Vorwort

Im Jahre 1978, vor 20 Jahren, wurde das LuK-Kollogquium aus der Taufe

gehoben.

Die LuK entschlof3 sich damals, den Kunden nicht nur Lieferleistung,
Qualitdt und Kreativitdt anzubieten, sondern die Arbeit in einen
konzeptionellen, theoretischen Rahmen einzuordnen. Als Partner der
Automobilhersteller wollte man die Basis daflr schaffen, gemeinsam
langfristige Tendenzen in der Fahrzeug-Antriebstechnik zu erkennen und

zu diskutieren.

Die damalige Idee hat Uberzeugt, wie die groRe Zahl der diesjahrigen

Teilnehmer aus dem In- und Ausland wieder beweist.

Diese Schrift mit den Vortragen des 6. LuK-Kolloquiums gibt unsere Sicht
der technischen Entwicklungen wieder. Wir freuen uns auf eine offene

Diskussion mit unseren kompetenten Kunden.

Ernst H. Kohlhage
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Die selbsteinstellende Kupplung SAC
der 2. Generation

Dipl.Ing. Karl-Ludwig Kimmig

Einleitung

Die selbsteinstellende Kupplung SAC hat sich mittlerweile in fast 1 Million
Fahrzeugen ausgezeichnet bewahrt. Besonders bei stark motorisierten
Fahrzeugen konnte mit der SAC das Betéatigen der Kupplung deutlich
komfortabler gestaltet werden. Auch ist mit der SAC das Ziel, mit einer
Kupplung die gesamte Fahrzeuglebensdauer abzudecken, erreicht.

Trotz des Mehraufwands fir die SAC, konnten die Gesamtkosten fur das
Kupplungssystem (Kupplung + Betédtigung) sogar in einigen Fallen redu-
ziert werden, z. B. durch:

Wegfall eines Servoverstarkers
Reduzierung der KupplungsgroRRe

Reduzierung der Variantenvielfalt bei Kupplung und Betéatigungs-
system

Wegfall einer Ubertotpunktfeder.



Bild 1 und 2 zeigen eine Ubersicht tiber die aktuellen SAC-Anwendungen
und die erwartete Entwicklung bis zum Jahr 2000.
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Bild 1: Entwicklung der Anzahl der SAC-Anwendungen
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Bild 2: Erwartete Verteilung der SAC Projekte im Jahr 2000



Aus der Erfahrung der in Serie befindlichen Projekte kann folgendes
Resumé gezogen werden:

 Die SAC hat eine hohe Funktionalitdt und Funktionssicherheit.

o Das System ist trotz hoher Anspriiche an die Einzelteile wie Federn,
Nachstellring, Kupplungsdeckel und Belagfederung sowie der komple-
xeren Funktion in der GroR3serie problemlos herstellbar.

e Mit der Einfihrung der SAC wurden die Pedalkrafte im Vergleich zur
konventionellen Kupplungsdruckplatte deutlich abgesenkt. Jedoch
konnten mit den in Serie befindlichen Ausfiihrungen wegen der Dosier-
barkeit und der mdglichen Rupfanregung, die Pedalkréafte bisher nicht
drastisch abgesenkt werden.

In den vorangegangen Jahren sind nun Ideen entstanden, wie die SAC
hinsichtlich Pedalkraft und Momentenaufbaukennlinie weiter verbessert
werden kann. Zusatzlich ist ein groRes Entwicklungspotential vorhanden,
die Material- und Herstellkosten bei vergleichbarer Funktionalitat zu redu-
zieren.

Nachfolgend werden die verschiedenen Lésungswege ndher beschrieben.

Funktionsbeschreibung der SAC (Self Adjusting
Clutch)

Bei konventionellen Kupplungen steigt mit zunehmendem Belagverschleif3
die Betatigungskraft an. Bei der SAC wird der Belagverschleil3 Gber ein
VerschleiBnachstellsystem ausgeglichen, so dal3 keine Veradnderung der
Betatigungskraft auftritt.

Die SAC unterscheidet sich von der konventionellen Kupplungsdruckplatte
im wesentlichen durch eine Nachfiihrung der Tellerfeder bei Verschleil3
(Bild 3). Die Nachfuihrung erfolgt so, daf® unabh&angig vom Verschleild
(hauptsachlich Belagverschleil?), die Winkellage der Tellerfeder und somit
die Betatigungs- und AnprelRkrafte konstant bleiben. Realisiert wird dieser
VerschleiBausgleich, indem die Haupttellerfeder nicht, wie bei der konven-
tionellen Kupplungsdruckplatte, fest am Kupplungsdeckel angenietet oder
Uber Laschen eingehangt, sondern nur mit einer definierten Kraft (Sensor-
kraft) axial gegen den Deckel verspannt wird. Zwischen Tellerfeder und
Kupplungsdeckel befindet sich ein Rampenring, der in die Rampen des
Deckels eingreift und in Umfangrichtung Uber Druckfedern angetrieben
wird.
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Bild 3: Vergleich konventionelle Kupplung mit SAC

Die Sensorkraft wird so dimensioniert, daf’3 sie normalerweise der Betati-
gungskraft widerstehen kann. Wird bei Verschlei3 der Belage die Betati-
gungskraft hoher und reicht die Sensorkraft als Gegenkraft an der Haupt-
tellerfeder nicht mehr aus, bewegt sich die Haupttellerfeder axial in Rich-
tung Motor von der Deckelauflage weg. Das dabei entstehende Spiel wird
Uber den vorgespannten Rampenmechanismus, der zwischen Tellerfeder
und Kupplungsdeckel angeordnet ist, ausgeglichen. Der Nachstellvorgang
dauert so lange, bis die Betatigungskraft auf die Sensorkraft und damit auf
das gewinschte Niveau abgesunken, und die urspringliche Tellerfeder-
Winkellage wieder erreicht ist.

Der Vorgang der Verschleil3nachstellung ist durch die an der Tellerfeder
angreifenden Kréfte in den Bildern 4a und 4b schematisch dargestellt.
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Bild 4b: SAC bei Neuzustand und bei Verschleif3, vor und nach dem
Nachstellen

In Bild 4a ist die Tellerfeder einer konventionellen Kupplung symbolisch im
Drehpunkt fest gelagert dargestellt. Die Tellerfeder liefert ein Drehmoment,
was beim Betétigen (Drehen) der Tellerfeder Uber die Betatigungskraft (Fa)
an den Tellerfederzungen tberwunden wird. Bei Verschleil3 &ndert sich die
Winkellage der Tellerfeder, was aufgrund der tellerfedertypischen Kennlinie
einen Anstieg des Tellerfederdrehmoments und der Betatigungskraft
bedeutet.

Bei der SAC ist die Tellerfeder im Gegensatz zur konventionellen Kupplung
nicht fest gelagert, sondern nur axial tiber die Sensorkraft abgestttzt (Bild
4b). Im Neuzustand besteht ein Kraftegleichgewicht zwischen Sensorkraft
und Betatigungskraft. Bei Verschleild steigt die Betéatigungskraft an und
driickt die Tellerfeder gegen die Sensorkraft nach links, so dal3 der
federvorgespannte Keil auf der rechten Tellerfederseite entlastet wird und
nachstellen kann. Am Ende des Nachstellvorgangs hat die Tellerfeder wie-
der die Ausgangswinkellage erreicht, und zwischen Sensorkraft und Betéti-
gungskraft besteht wieder ein Kraftegleichgewicht.



SAC Betatigungskraftkennlinie

Mit der SAC, wie sie heute bei den verschiedensten Fahrzeugen in Serie
lauft, konnten im Vergleich zur konventionellen Kupplung die Pedalkréafte
deutlich reduziert und damit der Kupplungskomfort erhdht werden.

Der Betatigungskraftverlauf ist bei der SAC zunachst etwas ungunstiger,
weil systembedingt Uber den Betéatigungsweg ein hoherer Unterschied
zwischen der maximalen und minimalen Betatigungskraft vorliegt. Des-
halb ist eine Anpassung des Ausricksystems an die geénderte
Betatigungskraft-Kennlinie erforderlich.
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Bild 5: Vergleich der Betéatigungskraft-Kennlinien
konventionelle Kupplung zu SAC

Die Ursache fiur diesen spezifischen Betatigungskraftverlauf l1aft sich durch
das Kréftegleichgewicht an der Kupplungstellerfeder erklaren. Wird die
Tellerfeder freigeschnitten (Bild 6), so erkennt man, dal3 auf der einen
Seite die Kraft der Belagfederung (Fgg), der Blattfedern (Fg) und der
Sensortellerfeder (Fsg), und entgegengesetzt auf der anderen Seite die
Betatigungskraft wirkt. Die Summe aus Belag,- Blatt- und Sensorfeder
kann auch als Summensensorkraft (Fs) bezeichnet werden, welche die
Hohe der Betéatigungskraft begrenzt. Falls beim Ausricken der Kupplung
die Betatigungskraft groRer wird als die Summensensorkraft, was bei
Verschleil3 auftritt, so wird die Tellerfeder vom Kupplungsdeckel
(Rampenring) weggedriickt und der Rampenmechanismus kann nach-
stellen.
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Bild 6: Krafte an der Haupttellerfeder bei der SAC

In Bild 6 ist erkennbar, dal} tGber dem Betatigungsweg grundsétzlich an
zwei Stellen ein Uberschreiten der Summensensorkraft durch die Betéti-
gungskraft moglich ist. Die erste Stelle ist der Verschlei3nachstellpunkt.
Dieser Punkt liegt in dem Bereich, wo die Belagfederkraft nahezu Null
erreicht. Hier erfolgt die Nachstellung bei Verschleil3. Im weiteren Verlauf
des Ausriickens ergibt sich im Uberwegnachstellpunkt noch eine zweite
Stelle, ab der ungewolltes Nachstellen auftritt. Bei maximalem Betéati-
gungshub muRR zum Uberwegnachstellpunkt ein geniigend groRer Abstand
vorliegen. Dies kann nur sicher gewahrleistet werden, wenn das Betati-
gungskraftminimum deutlich tiefer liegt als die Summensensorkraft
und/oder Uberweg durch einen Deckalanschlag vermieden wird.

Aus derzeitiger Sicht gibt es bei der SAC zwei technisch realisierbare
Mdoglichkeiten, die Betatigungskraftkennlinie freier zu gestalten, bzw. die
Betatigungskrafte weiter abzusenken.
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SAC mit Zusatzfeder

Ein relativ einfacher Weg zur Erzeugung einer moglichst flachen Betati-
gungskraft-Kennlinie an der Kupplung ist das Zuschalten einer Feder mit
linearer Federkennlinie, die am Kupplungsdeckel aufgenietet wird. Die
Zusatzfeder hebt, bezogen auf die Betéatigungskraft-Kennlinie, die minimale
Betatigungskraft an und fuhrt somit zu einer flacheren Gesamtkennlinie.
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Bild 7: SAC mit Zusatzfeder

Die Zusatzfeder, wie sie im Bild 7 dargestellt ist, wirkt direkt auf das
Ausricklager und beeinflu3t nur die Betatigungskraft-Kennlinie, nicht
jedoch die inneren Kréafte der Kupplung und damit auch nicht den
Nachstellmechanismus bzw. die Nachstellfunktion der SAC. Bedingt durch
die Wanderung der Tellerfederzungen in Richtung Motor bei Verschleil3,
bleibt die maximale Betatigungskraft nur bis ungefdhr 1,5 mm
Belagverschleil3 nahezu konstant. Bei noch gréRerem Verschleil3, z. B. bei
2,5 mm, ist eine leichte Zunahme der Betétigungskraft von ca. 10 %
vorhanden.
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Bild 8: Betatigungskraft-Kennlinien mit Zusatzfeder

Ohne eine zusatzliche Feder kann die gleiche Funktion auch durch
einzelne tiefergerichtete Tellerfederzungen erreicht werden. Beim
Betatigen der Kupplung laufen die tiefergerichteten Zungen nach Erreichen
des Betatigungskraftmaximums am Deckelanschlag an und werden bei
weiterer Betatigung elastisch verspannt.

C[ tiefergerichtete r;[ Zusatzfeder

Zunge

Bild 9: Vergleich SAC mit tiefergerichteten Zungen zu SAC mit
Zusatzfeder
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SAC mit Sensorkraftanstieg Giber dem Betatigungsweg

Das Zuschalten einer Zusatzfeder bewirkt einen flachen Betatigungskraft-
verlauf, indem das Betatigungskraftminimum angehoben wird. Besser wéare
jedoch, das Maximum abzusenken, um insgesamt noch niedrigere
Betatigungskrafte zu erhalten.

Dies kann erreicht werden, wenn durch ge&nderte Abstimmung der vor-
handenen Federelemente, wie Haupttellerfeder, Sensortellerfeder und
Blattfedern, die Summensensorkraft nach dem Nachstellpunkt tber den
Betatigungsweg ansteigt.
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Bild 10: Betatigungskraft-Kennlinie bei fallender und bei ansteigender
Summensensorkraft

Die Wirkung zeigt Bild 10. Ausgehend von dem Kraftegleichgewicht an der
Tellerfeder ergibt sich bei gleicher Uberwegsicherheit und gleichem Beta-
tigungskraftminimum eine Reduzierung der maximalen Betatigungskraft,
wenn die Summensensorkraft zwischen Verschlei- und Uberwegnach-
stellpunkt ansteigt. Bei den derzeitigen SACs fallt die Summensensorkraft
zwischen dem Verschlei- und dem Uberwegnachstellpunkt leicht ab, da
mit zunehmenden Betatigungsweg bzw. Abhub die Blattfedern sich
entspannen.

Eine ansteigende Sensorkraft in diesem Bereich ist erreichbar, wenn
anstelle der Blattfedern mit linear ansteigender Kennlinie, Federn mit
degressiver Kennlinie eingesetzt werden.

Gewellte Blattfedern erhalten eine degressive Kennlinie, wenn sie beid-
seitig fest am Kupplungsdeckel eingespannt und von der Anpref3platte
mittig ausgelenkt werden. Es entsteht dann ein Schnappeffekt, der von der
Wellung abhangig ist.
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Bild 11: Blattfederanordnung mit linearer und degressiver Kennlinie

Der Sensorkraftanstieg (Uber dem Ausrickweg wird zusétzlich noch
verstarkt, wenn die Sensortellerfeder mit ansteigender Kraftcharakteristik
statt im Drehpunkt der Haupttellerfeder radial weiter innen an den
Tellerfederzungen angreift (Bild 12).

Bisher greift die Sensortellerfeder auf dem gleichen Durchmesser wie der
Nachstellring, im Drehpunkt, an der Haupttellerfeder an. Dadurch bleibt die
Abstitzkraft der Sensortellerfeder beim Betéatigen der Kupplung konstant.
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Bild 12: Sensorkraftanstieg durch die Sensortellerfederkraft

Im Vergleich zur heutigen SAC ist eine weitere Absenkung der
Betatigungskrafte um 20 — 30 % moglich. Der Abfall in der
Betatigungskraftkennlinie (Drop off) kann durch den Einsatz von
Blattfedern mit degressiver Kennlinie halbiert werden und ist damit
vergleichbar mit konventionellen Kupplungen.

Die bisher dargestellten Losungswege ermoglichen eine weitere
Absenkung der Betéatigungskrafte, was zum Beispiel bei dreh-
momentstarken Motoren oder elektromotorischer Kupplungsbetatigung von
Vorteil ist. Es gibt jedoch eine sehr groRe Anzahl von Anwendungen
(Kleinfahrzeuge), wo eine weitere Absenkung der Betatigungskraft im
Neuzustand nicht notwendig ist. Jedoch sind auch bei diesen Anwen-
dungen die weiteren Vorteile der SAC, wie

» konstante Betatigunskraft Gber Lebensdauer
* hohere Verschleil3reserve
e geringerer axialer Bauraum im Bereich der Tellerfeder-Zungen

ohne nennenswerte Kostenerhéhung im Vergleich zur konventionellen
Kupplung winschenswert.

Aus diesem Grund hat die Kostenreduzierung bei der SAC-Weiterent-
wicklung einen hohen Stellenwert.
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Kostenreduzierung

Zur Realisierung einer Verschleil3nachstellung in einer Kupplung sind im
wesentlichen ein VerschleiRsensor und ein Nachstellmechanismus
erforderlich. Bei der SAC sind deshalb im Vergleich zu einer
konventionellen Kupplung folgende zusatzliche Bauteile bzw. Bauteil-
Modifikationen vorhanden.

* Sensortellerfeder

* Nachstellring

* Rampen im Kupplungsdeckel

* Druckfedern zum Verdrehen des Verstellrings

Zusétzlich ist auch die Montage der SAC im Vergleich zur konventionellen
Kupplung aufwendiger.

SensorTF

Nachstellring

Druckfedern

Bild 13: Zuséatzliche Bauteile bei der SAC

Es wurde versucht, die Anzahl der zusatzlichen Teile zu reduzieren und
verschiedene Funktionen in den einzelnen Bauteilen zusammenzufassen.

Im folgenden sollen zwei Wege beschrieben werden:
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Sensorkraft aus Tangentialblattfedern

Die Summensensorkraft im Verschlei- und Uberwegnachstellpunkt wird
bei der SAC im wesentlichen tber die Kraft der Sensortellerfeder und den
Blattfedern gebildet. Beide Federkréafte werden so abgestimmt, dafd tber
dem VerschleiRweg (z. B. 2,5 mm) die Summe aus beiden Federkraften
konstant verlauft. Da die Blattfederkraft bei Belagverscheil aufgrund einer
erhohten Vorspannung ansteigt, muf3 die Sensortellerfederkraft mit
zunehmendem VerschleiRweg (Vorspannweg) abfallen. Die Sensorteller-
feder mul3 somit eine degressive Kennlinie haben. Fir die Funktion der
VerschleiBnachstellung kann die Sensortellerfederkraft in jedem Punkt der
Haupttellerfeder angreifen, so dafl} die Sensortellerfeder auch durch
Zusatzblattfedern mit degressiver Kennlinie ersetzt werden kann (siehe Bild

14).
==
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Bild 14: Sensorkraft aus Blattfedern

Da bei dieser Ausfuhrung die Sensorkraft an der AnpreR3platte angreift,
wird damit die Tellerfederkraft reduziert. Dies mul3 bei der Tellerfeder-
Auslegung entsprechend vorgehalten werden. Diese selbsteinstellende
Kupplung hat neben den geringeren Kosten auch den Vorteil, durch den
Wegfall der Sensortellerfeder axial weniger Bauraum zu bendétigen.
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Sensorkraft aus der Haupttellerfeder (SAC Il)

Die erforderliche Sensortellerfederkraft kann auch von einzelnen
entsprechend ausgebildeten Tellerfederzungen aufgebracht werden. Damit
wird die Haupttellerfeder mit definierter Kraft (Sensorkraft) gegen den
Deckel abgestutzt (Bild 15).

- Mg

haarnadelférmige
Zungen

Bild 15: SAC mit Sensorkraft aus der Haupttellerfeder

Bei Verschlei3 der Kupplung wird wiederum die erhthte Betéatigungskraft
die Tellerfeder vom Deckel wegdriicken, so dal3 zwischen Tellerfeder und
Deckel der Verschleild ausgeglichen werden kann.

Damit jedoch Uber dem Verscheil3 die Vorspannung der haarnadelférmigen
Zungen konstant bleibt, mul3 die Auflage am Deckel als Rampe ausgefihrt
sein und die Tellerfeder bei Verschlei? sich entsprechend zum Deckel
verdrehen. Das Drehmoment zum Verdrehen der Haupttellerfeder ergibt
sich beim Betatigen der Kupplung durch die Radialbewegung der
Haarnadelzungen auf der tangential geneigten Deckelrampe.
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Bild 16: Gleitbewegung der haarnadelférmigen Sensorzungen
auf den Deckelrampen

Da bei diesem Prinzip die Tellerfeder sich bei Verschlei3 relativ zum
Deckel verdreht, kdnnen die Druckfedern entfallen, welche bei der SAC am
Verstellring eine Vortriebskraft erzeugen. Der Verstellring mul3 hierzu
verdrehfest mit der Tellerfeder verbunden werden.

Gegeniber einer herkdbmmlichen Kupplung kommt bei der SAC Il neben
der komplizierten Tellerfeder lediglich ein Rampenring hinzu. Dafiir entfal-
len die Tellerfederhaltebolzen und die Kippringe.

Drehzahlschwankungen im Antriebsstrang und insbesondere die Ungleich-
férmigkeit des Motors erzeugen wechselnde Momente an der Tellerfeder,
die bei der SAC Il zu ungewolltem Verstellen fiihren kénnen. Deshalb ist
die SAC Il in erster Linie fur kleine Kupplungen geeignet, bei denen das
Massentragheitsmoment der Tellerfeder klein gehalten werden kann.
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Zusammenfassung

Die verschleiBnachstellende Kupplung SAC hat sich bei vielen
drehmomentstarken Motoren in der KupplungsgréfRe 200 — 300 mm durch-
gesetzt. Neben der Beschreibung der Grundfunktion galt es, vor allem das
Weiterentwicklungspotential der SAC aufzuzeigen.

Die Entwicklungsziele sind zum einen die weitere Absenkung der Betati-
gungskraft bzw. die Optimierung des Betéatigungskraftverlaufs und zum
anderen die Reduzierung der Kosten.

Moglichkeiten und Vorteile der verschiedenen Entwicklungen sind:
SAC mit Zusatzfeder
e Gunstigerer Betatigungskraftverlauf
SAC mit ansteigender Sensorkraft
* Niedrigere Betatigungskraft
» Gunstigerer Betatigungskraftverlauf
SAC mit Sensorkraft aus Blattfedern
* Geringere Kosten
SAC mit Sensorkraft aus Haupttellerfeder
» Geringere Kosten

Die SAC hat noch ein hohes Weiterentwicklungspotential und wird mit
ihren Vorteilen auch in der unteren Fahrzeugklasse zum Einsatz kommen.
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Rupfen - Ursachen und Abhilfen
0. Prof. Dr.-Ing. Albert Albers

Dipl.-Ing. Daniel Herbst

Definition Rupfen

Unter Rupfen sollen per definitionem Schwingungen verstanden werden,
die wahrend der Schlupfphase der Kupplung im Antriebsstrang eines
Kraftfahrzeugs auftreten und im Bereich der Kupplung erzeugt werden.
Diese Begriffsbestimmung ist bewuf3t allgemein gehalten, sie macht keine
Aussagen uber die Ursachen der Schwingungen. Sie wird auch von
anderen Autoren so verwendet [1].

Der Antriebsstrang kann auch bei geschlossener Kupplung in einem
ahnlichen Frequenzbereich wie beim tatsédchlichen Rupfen schwingen.
Dieses ,Pseudo-Rupfen” wird z. B. durch extrem niedertouriges Fahren,
defekte Motorlager oder schlagartiges Einkuppeln hervorgerufen und
haufig mit dem eigentlichen Rupfen verwechselt.

Entstehung und Erscheinungsform des Rupfens

Rupfen entsteht, wenn bei einer schlupfenden Kupplung periodische
Wechseldrehmomente erzeugt werden, die im Eigenfrequenzbereich des
durch die Kupplung dynamisch getrennten Antriebsstrangs liegen. Die
erste Eigenfrequenz von PKW-Antriebsstrangen liegt unter diesen
Bedingungen zwischen 8 und 12 Hz und damit bei einer Motordrehzahl von
ca. 480 bis 720 U/min (bei einer Anregung 1. Ordnung).
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4. Fahrer spurt 3. Langsschwingungen
Schwingungen des Fahrzeugs

1. Antriebsstrang schwingt 2. Rad schwingt
wéhrend des Einkuppelns um Drehachse

Bild 1: Entstehung und Erscheinungsform des Rupfens

Die Antriebsrader wandeln die Drehschwingungen des Antriebsstrangs in
eine Langsschwingung des Fahrzeugs. Das Rupfen &ufRert sich dann als
Schwingung in Langsrichtung des Fahrzeugs und wird Uber die
Bedienelemente und den Sitz auf den Fahrer tbertragen. Dieser empfindet
unangenehme Vibrationen und Schwingungen (s. Bild 1), die auch noch
mit Gerauschen verbunden sein kénnen.

Im Resonanzbereich reichen schon kleinste Erregungsamplituden aus, um
starke Schwingungen des Antriebsstrangs zu erzeugen. So kdnnen z. B.
bei bestimmten Antriebsstrangen mit einem maximal Ubertragbaren
Moment der Kupplung von 500 Nm schon Amplituden von 1 Nm, also
0,2% (1), Schwingungen anregen und deutlich spurbares Rupfen
erzeugen.

Physikalischer Hintergrund der Rupfschwingungsarten
Es gibt zwei unterschiedliche Arten Rupfschwingungen:
» Selbsterregtes Rupfen (Reibschwingungen) und

« zwangserregtes Rupfen
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Ursache des selbsterregten Rupfens ist eine Anderung des Reibwertes in
Abhangigkeit von der Gleitgeschwindigkeit. Bild 2 stellt ein Ersatzmodell
hierfir dar: Ein Korper wird von seiner Gewichtskraft auf das Band
gedriickt. Dadurch entsteht zwischen Korper und Band Reibung. Wird das
Band in Bewegung gesetzt, nimmt es den Korper aufgrund der Haftreibung
mit und lenkt die Feder aus. Ab einer bestimmten Federauslenkung bleibt
der Korper stehen, weil die Federkraft der Haftreibung entspricht. Zwischen
Kdrper und dem laufenden Band tritt eine Relativbewegung auf. Ist nun der
Gleitreibwert des Kontaktes niedriger als der Haftreibwert, sinkt plotzlich
die Reibkraft und die Feder zieht den Kérper solange iber das Band
zurlick, bis wieder Haften auftritt und der Koérper erneut nach vorne
gezogen wird. Der Vorgang beginnt von vorne - der Kérper schwingt.

—"—

Bild 2: Ersatzmodell fir selbsterregte Schwingung

B (V)

Eine Schwingung kann demnach nur auftreten, wenn der Gleitreibwert
niedriger ist als der Haftreibwert bzw. der Gleitreibwert mit zunehmender
Gleitgeschwindigkeit abfallt, weil sich sonst ein stationarer Gleich-
gewichtszustand ausbildet. Nimmt der Gleitreibwert mit zunehmender
Gleitgeschwindigkeit ab, so wirkt der Reibkontakt zusatzlich anregend, da
die Reibkraft - die der Federkraft entgegenwirkt - beim Einsetzen des
Gleitens absinkt und der Korper durch die Federkraft starker beschleunigt
wird.

Die charakteristische Grof3e stellt in diesem Fall der Reibwertgradient dar.
Er ist definiert als die Steigung des Reibwerts Uber der Gleit-
geschwindigkeit:
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Es sind drei Falle mdglich (s. Bild 3):

1. Der Reibwert fallt mit zunehmender Gleitgeschwindigkeit: Dem System
wird beim Ankuppeln Energie zugefiihrt, d. h. es wird angeregt. Dieser
Fall wurde diskutiert.

2. Der Reibwert ist unabhangig von der Gleitgeschwindigkeit: Der
Reibkontakt verhalt sich neutral, der Korper nimmt sofort einen
stationdren Gleichgewichtszustand ein

3. Der Reibwert steigt mit zunehmender Gleitgeschwindigkeit: Der
Reibkontakt dampft, weil beim Zurickschwingen die Gleitgeschwindig-
keit und damit die Reibkraft steigt, die den Korper bremst. Dadurch wird
dem System Energie entzogen (bei puy > Hg). Auch hier nimmt der
Kdrper einen stationaren Gleichgewichtszustand ein.

>0
- Dampfend
3 =0
o Neutral
2
o]
&
— A d!
W <0 nregen
N\
(N

Gleitgeschwindigkeit Av

Bild 3: Prinzipielle Reibwertverlaufe

Zwangserregtes Rupfen ist die Folge einer &ufleren Erregerquelle mit
periodischer Anregung. Auch hier kann das Bandmodell zum Verstandnis
des Anregungsmechanismus dienen (s. Bild 4). Auf den im Bild
dargestellten Koérper wirkt eine sich periodisch andernde Normalkraft.
Durch die sich damit &ndernde Reibkraft zwischen Kérper und Band éndert
sich auch die momentane Federkraft und damit die Gleichgewichtslage des
Kdrpers auf dem Band. Der Koérper schwingt auf dem Band mit der
Erregerfrequenz. Ist diese gleich der Eigenfrequenz des Korper-Feder-
Systems, kommt es zur Resonanziberhohung und damit zu grofRen
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Schwingungsamplituden des Korpers. Das zwangserregte Rupfen kann
nattrlich auch bei neutralem Reibwertverhalten auftreten, da es durch eine
aulRere Kraftmodulation angeregt wird. Die dampfende Wirkung des mit
der Gleitgeschwindigkeit steigenden Reibwertes ist natirlich wieder
gegeben, da sie einer VergroRRerung der Schwingungsamplituden in
Resonanznahe entgegenwirkt.

F(t) = F-sin(wt)

Bild 4: Ersatzmodell fir erzwungene Schwingung

Rupfen im Fahrzeug

Messung und Bewertung des Rupfens

Die Erfassung von Rupferscheinungen in Fahrzeugen kann durch Messung
und subjektive Beurteilung erfolgen.

Bei der objektiven Messung nimmt ein Beschleunigungssensor in der Nahe
des Fahrers (z. B. an der Sitzschiene) die Langsschwingungen des
Fahrzeugs auf. Zugleich erfolgt sinnvollerweise eine Drehzahlmessung von
Getriebeeingang und Motor. Bild 5 zeigt Messungen der Langs-
beschleunigung des Fahrzeugs (oberes Diagramm) sowie von Motor- und
Getriebedrehzahl (unteres Diagramm). Der Vorteil dieses Verfahrens liegt
darin, dal’ die Messung unabhangig vom Empfinden des Fahrers ist.
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Bild 5: Léngsbeschleunigung Fahrzeug (oben), Motor- und Getriebe-
drehzahl (unten)

Unabdingbar ist aber die subjektive Bewertung des Rupfens durch einen
erfahrenen Fahrer mit einem Benotungssystem. Der Fahrer vergibt z. B. fur
das Fahrzeug die Noten 1 bis 10, wobei die Note 10 einem absolut
rupffreien Fahrzeug entspricht. Die subjektive Bewertung hat den Vorteil,
dalR sich das Empfinden der Schwingung und der Gerausche auf den
Fahrer widerspiegelt. Nur dieses subjektive Empfinden ist kundenrelevant.
Aufgrund allgemein gestiegener Komfortanspriche und den grof3en
Verbesserungen auf dem gesamten Gebiet des Fahrzeuggerausch- und
Schwingungsverhaltens (NVH) in den letzten Jahren wird die Beurteilung
des Rupfens immer kritischer. Die Bewertungsskala hat sich verschoben.
Bei der subjektiven Beurteilung mul3 natirlich die begrenzte Trennschéarfe
und die Abhéangigkeit vom individuellen Beurteiler berlicksichtigt werden.
Aussagen miuissen daher bei grundlegenden Untersuchungen statistisch
abgesichert werden. Eine Korrelation von Beschleunigungsmessungen und
subjektiver Beurteilung ist naherungsweise mdglich. Die fahrzeug-
unabhangige , objektiv vergleichbare Messung von Rupfschwingungen mit
tatséchlicher Korrelation zum subjektiven Empfinden ist aber bisher noch
nicht vollstandig gelost.

28



Modellbildung

Der Antriebsstrang von Kraftfahrzeugen kann durch eine Drehschwinger-
kette bestehend aus Drehmassen und Kopplungen (Federn, Dampfer und
Reibkontakte) dargestellt werden. Daraus |43t sich ein Ersatzmodell aus
sechs Drehmassen erstellen, das fir die Simulation geeignet ist (s. Bild 6).

Die wesentlichen EinfluRgrof3en sind:

» Motor (Kurbelwellenaxialschwingungen)
*  Kupplung mit Betéatigung

e Déampfung im Antriebsstrang

+ samtliche Ubertragungselemente zwischen Antriebsstrang und
Fahrzeug (Reifen, Radaufhdngungen, ...)

» Fahrzeugaufbau (als trage Masse)

+ Ubertragung vom Fahrzeug auf den Fahrer (Sitz, ...)

Kupplungs-
Motor scheibe Getriebe Rad Fahrzeug Fahrer

71 AW (R PR LA

N\ — iy = H
Torsions- Antrieb- Reifen, )
Kupplung dampfer strang Achse Sitz

Bild 6: Sechs-Massenmodell

Die in den folgenden Abschnitten dargestellten Simulationen wurden mit
dem von LuK entwickelten Programm ,TORS" durchgefihrt [3]. Bei ihm
werden Drehmassen mit Koppelelementen wie Federn, Ddmpfungen und
Coulomb’sche Reibung miteinander verbunden. Die Simulationsmodelle
geben die das Rupfen auslosenden Erregungsmechanismen im Bereich
der Kupplung wider, und bilden die Federungs- und Dampfungs-
eigenschaften sowie die Eigenfrequenzen des Antriebsstrangs ab. Das
erlaubt detaillierte Parametervariationen von Kupplung und Antriebsstrang.
Gezielt lassen sich einzelne Parameter ohne stérende Zusatzeinflisse
modulieren. Die gute Ubereinstimmung zwischen Simulation und
Mefergebnissen zeigen z. B. Bild 9 und Bild 10.
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Selbsterregtes Rupfen (Belagrupfen)

Wie erlautert, treten selbsterregte Schwingungen auf, wenn beim
Einkuppeln wéhrend der Rutschphase mit zunehmender
Gleitgeschwindigkeit im Reibkontakt der Reibwert abnimmt, der
Reibwertgradient also negativ ist.

Die Reibwertgradienten heute Ublicher Belage liegen zwischen ' = 0 s/m
und p' = -0,015 s/m. Das Bild 7 zeigt reale Reibwertverlaufe von Kupp-
lungsbeldgen. Es wird deutlich, dal? die hier diskutierten und relevanten
Reibwertgradienten sehr niedrig sind und keineswegs mit den oft in
Prinzipdarstellungen (s. Bild 3) verwendeten Ubersteigerungen bewertet
werden durfen.

‘=0

0,40 | ———— 2
R ‘1 = -0,008 —
:
2 0,20
‘©
[ad

0,00 T T T T {

0 2 4 6 8 10

Gleitgeschwindigkeit Av[m/s]

Bild 7: Reibwertverlaufe

Bei einigen neuentwickelten Belagen werden auch schon positive
Gradienten erreicht. In der Praxis haben aber auch die als
rupfunempfindlich geltenden Beldge bei bestimmten Betriebszustanden
einen fallenden Reibwert und damit ein Erregungspotential. Auf der
anderen Seite gibt es keine dampfungsfreien Antriebsstrange. Deshalb
liegt immer eine gewisse Restdampfung vor, so dal3 ein Belag mit nur
leicht fallendem Reibwert zu einem insgesamt rupffreien Fahrzeug fihren
kann. Fir die derzeit gebauten Fahrzeuge mit ihrer Antriebstrangdampfung
ist ein leicht negativer Reibwertgradient von p' = - 0,002 s/m unkritisch.
Steigt der Reibwert im relevanten Gleitgeschwindigkeitsbereich stark an,
tritt Dampfung auf, die sogar das zwangsangeregte Rupfen beseitigen
kann. Deshalb ist ein stark positiver Reibwertgradient anzustreben.
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Aber selbst in solchen Fallen kann das Verhalten sofort wieder umkippen,
wenn Ol, Fett oder Wasser in den Reibkontakt gelangt. Die Wirkung von
Feuchtigkeit 1Akt sich  folgendermalRen erklaren: Bei  hohen
Gleitgeschwindigkeiten wird mehr Wa&rme im Reibkontakt erzeugt. Es
bilden sich Dampfblasen, die die Reibpartner aufschwimmen lassen.
Dadurch wird der Reibwert vermindert. Die friher verwendete
Rostschutzimpragnierung mit Natriumnitrit verhindert zwar das Festrosten,
ist aber hygroskopisch. Besonders nach langerem Stillstand bei feuchter
Witterung kann dann teilweise starkes Rupfen auftreten, da das
gebundene Kristallwasser plétzlich frei wird. Nach einigen Anfahrten - nach
Verdampfen des Wassers - verschwindet das Rupfen wieder. Da das
Natriumnitrit nur an der Oberflache aufgebracht wird, tritt dieser Effekt bei
langer gelaufenen Beldgen nicht mehr auf. Es ist zu vermuten, dalR bei
Verunreinigungen mit Ol oder Fett ein &hnlicher Wirkmechanismus auftritt
wie bei Wasser.

unkritisch

-0,002 .
[]

Belag B Rupfgefahr

. Belag C

-0,007 .

Belag A

starkes Rupfen

Bild 8: Reibwertgradienten fir verschiedene Belage
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Getriebe
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Bild 9: Belagrupfen (Simulation)

Motor

ww

Drehzahl

Getriebe

Zeit
Bild 10: Belagrupfen (MelRergebnis)

Bild 9 zeigt die simulierten Drehschwingungen am Getriebeeingang bei
Reibwerten von y' = -0,010 s/m und bei p' = -0,005 s/m. Beim starker
fallenden Reibwert ist zu erkennen, dal} die Amplitude sich immer weiter
aufschaukelt, bis sie durch die Motordrehzahl begrenzt wird. Beim
Reibwertgradienten von p' = -0,005 s/m halten sich Antriebstrangdampfung
und Belaganregung annahernd im Gleichwicht. Zum Vergleich ist auf

Bild 10 das nahezu gleiche MeRergebnis einer reibwertinduzierten
Rupfschwingung dargestellt.
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Zwangserregtes Rupfen

Bauteilabweichungen und Kurbelwellenaxialschwingungen fiihren zu
periodischen Anprel3kraftschwankungen und damit zu periodischen
Momentenschwankungen. Die Folge sind erzwungene Schwingungen.

Um eine Zwangsanregung zu erzeugen, missen mindestens zwei
Abweichungen auftreten.

An einem einfachen Modell (s. Bild 11) soll dies erlautert werden. Eine
Bauteilabweichung - hier als Erhebung der Anprel3platte dargestellt -, die
mit der Antriebsdrehzahl n; umlduft und auf der abtriebsseitigen
Kupplungsscheibe mit einer Relativdrehzahl gleitet (s. ,oben®, ,unten” in
Bild 11) , fuhrt noch zu keiner AnprelR3kraftschwankung. Kommt noch eine
zweite Abweichung dazu - als Winkelversatz dargestellt -, schwankt die
AnprelRkraft wahrend der Rutschphase je nach Stellung der Anprel3platte
relativ zur abtriebsseitigen Kupplungsscheibe. Die Abtriebsdrehzahl n, wird
dadurch ungleichférmig.

Eine Abweichung... Zwei Abweichungen...

uobenu uobenn

n ooo 2 n ooo

000 000

n elele 2
OO0
“unten” “unten”
... erzeugt kein Rupfen ... erzeugen Rupfen

Bild 11: Modellbetrachtung fur zwangserregtes Rupfen
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Je nach Kombination der verschiedenen geometrischen Stérungen kdnnen
e absolut- (motor-) drehzahlabhangiges

» differenzdrehzahlabhangiges und

» getriebedrehzahlabhéngiges

Rupfen erzeugt werden.

Das motordrehzahlabhangige Rupfen wird z. B. verursacht durch
Kurbelwellenaxialschwingungen oder Schréagstellung der Tellerfeder und
schiefes Ausriicken der Kupplung Uber das Ausriicksystem (s. Bild 12). Die
Frequenz der Zwangserregung ergibt sich dabei aus der absoluten
Motordrehzahl.

Ein Ausrucklagerweg von As = 0,01 mm fihrt bei einem maximal
Ubertragbaren Moment der Kupplung von Mp, = 500 Nm zu einer
Momentenanderung von ca. 1 Nm (s. Bild 13). Eine Schwankung des
Anprel3plattenweges wirkt sich noch starker aus (s. Bild 14). Die
Rupfanregung steigt bei gleicher geometrischer Stoérung mit dem Uber-
tragbaren Moment. Starker motorisierte Fahrzeuge sind also prinzipiell
starker durch Rupfen geféahrdet.

Das motordrehzahlabhangige Rupfen kann wahrend des gesamten Anfahr-
vorgangs auftreten (s. Bild 15).
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Bild 12: Geometrische Storungen im Kupplungssystem mit Betétigung:

» Axialschwingungen der Anprel3platte (gelb);
» periodische Zungenbewegung der Tellerfeder (blau);
e Abstltzung am Ausrtcklager (grin);

» Parallelitadtsabweichungen zwischen Schwungrad und Anpref3platte
(gelb);

» Schiefabhub der Kupplungsscheibe (rot); Lageabweichungen der
Drehachsen
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T 500 Nm O As= 0,01 mm OAM =1 Nm

250 Nm 0 As= 0,01 mm OAM = 0,5 Nm

Ubertragenes Moment

1
0 mm Ausriicklagerweg 5mm

Bild 13: Abhéangigkeit Kupplungsmoment / Ausrticklagerweg
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Bild 14: Abhangigkeit Kupplungsmoment / Anpref3plattenweg

Das differenzdrehzahlabhangige Rupfen  wird durch Parallelitatsabwei-
chungen an der Kupplungsdruckplatte, Abweichungen an der Kuppl-
ungsscheibe und Winkelversatz zwischen Kurbelwelle und Getriebe-
eingangswelle hervorgerufen (s. Bild 12). Es fiuhrt wéhrend des Ein-
kuppelns nur solange zum Rupfen, wie die Drehzahldifferenz zwischen
Kupplungsscheibe und Anprel3platte im Resonanzbereich liegt (s. Bild 16).
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Das getriebedrehzahlabhéngige Rupfen tritt nur in Kombination motor-
und differenzdrehzahlabhangiger Abweichungen auf. Es stellt von allen
drei zwangsangeregten Rupfformen die harmloseste dar, da der
Resonanzbereich erst bei sehr kleiner Drehzahldifferenz - kurz bevor die
Kupplung schliel3t - durchfahren wird (s. Bild 17).

Die Abweichungen bewegen sich normalerweise innerhalb der z. T. sehr
eng festgelegten Toleranzbereiche in einer statistischen Verteilung und
beeinflussen sich gegenseitig.

Das zwangsangeregte Rupfen ist daher vor allem als statistisches Problem
zu sehen, wie zwei prinzipiell mégliche Extremfélle verdeutlichen sollen:

» Samtliche Bauteile weichen nur geringfigig vom Idealwert ab. Die
Wirkungen der Abweichungen summieren sich aber zufallig und
erzeugen damit starkes Rupfen.

» Einige Abweichungen liegen an der Toleranzgrenze. Die Wirkungen
heben sich aber zuféllig gegenseitig auf, es tritt kein Rupfen auf.

W?tor

Drehzahl

Getriebe

Zeit

Bild 15: Motordrehzahlabhangiges Rupfen (Mel3ergebnis)
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Getriebe

Zeit

Bild 16: Differenzdrehzahlabhangiges Rupfen (MeRRergebnis)

Drehzahl

Motor

Getriebe

Zeit

Bild 17: Getriebedrehzahlabhdngiges Rupfen (Simulation)
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Einflu der Antriebsstrangdampfung

Eine hohe Dampfung im Antriebsstrang reduziert die Rupfamplituden beim
zwangserregten Rupfen. Im Fall des Belagrupfens kann eine hohe
Antriebsstrangddmpfung das Rupfen nahezu vollstandig beseitigen
(s. Bild 18), wenn der Da&mpfungswert die Anregung aus dem Belag
Uberwiegt. Die Antriebsstrangdampfung liegt bei heutigen Fahrzeugen
zwischen 0,05 und 0,10 Nms. Sie basiert aber wesentlich auf Reibung
(Getriebe, Lager, Dichtungen, ...) im gesamten Antriebsstrang. Dadurch
sind aber auch die Reibungsverluste hoher. Da tendenziell im Kraft-
fahrzeugbau der Wirkungsgrad steigen und der Kraftstoffverbrauch sinken
soll, nimmt die Dampfung im Antriebsstrang immer weiter ab und die
Rupfempfindlichkeit zu. Als Beispiel zeigt Bild 19 die Rupfnoten zweier
Oberklassefahrzeuge gleichen Typs, aber verschiedener Modelljahre, bei
denen die Rupfanregung des Systems gleich war. Die deutliche
Verschlechterung der Rupfbenotung und der gemessenen Langs-
schwingung bei gleicher Rupfanregung zeigt die gestiegene Rupf-
empfindlichkeit.

Dieser Zusammenhang ist bei der Lastenheftdefinition fir neue
Fahrzeugmodelle zu berlcksichtigen. Insbesondere muf3 durch frithzeitige
Gesamtbetrachtung des Fahrzeugs und seines Antriebsstrangs die beste
Losung gefunden werden, da eine alleinige Optimierung der Kupplung
nicht zu einem technisch und wirtschaftlich vertretbaren Ergebnis fihrt.
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D = 0,05 Nms

Drehzahl

D =0,10 Nms
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Bild 18: Auswirkungen unterschiedlicher Antriebsstrangdampfung am
Beispiel des Belagrupfens mit u” = -0,010 s/m (Simulation)

alt neu

alt neu

Rupfnote [-]

Langsschwingung [m/s?]

Bild 19: Vergleich altes und neues Modell gleichen Typs
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Ubertragung der Schwingungen auf die Karosserie

Die Schwingungen des Antriebsstrangs tUbertragen sich auf den Fahrzeug-
aufbau. Ubertragungselemente sind in Reihenfolge des Kraftflusses (s. Bild
20):

» Motorlager

* Getriebelager

» Kardanwellenlager
* Reifen

» Achsaufhdngungen

In mehreren Messungen wurde das Ubertragungsverhalten zwischen
Antriebsstrang und Aufbau verschiedener Fahrzeuge ermittelt. Offen-
sichtlich ist die Ubertragungsfunktion vom Fahrzeuggewicht abhangig.
AuRerdem wird sie von den o. g. Elementen beeinflul3t, die Ublicherweise
alle aus Gummiwerkstoffen bestehen. Dadurch ist die Ubertragungs-
funktion nichtlinear.

Defekte Lager (vor allem Motor- und Kardanwellenlager) verstarken die
Rupfneigung wesentlich.

Beim Reifen (s. Bild 21) kommt als weitere wichtige GroRe noch der
Fahrbahnkontakt im Latsch (Reifenaufstandsflache) hinzu. Dieser wurde
bisher fur die Torsions- und Langsschwingungsdynamik des Antriebs-
strangs oft nicht ausreichend beriicksichtigt. Hier liegt noch Forschungs-
potential fur die ndhere Zukunft. Forschungsarbeiten des Instituts fir
Maschinenkonstruktionslehre und Kraftfahrzeugbau beschéftigen sich mit
dieser Problematik.
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Kardanwellenlager

Reifen

Achslagerung

Bild 20: Ubertragungselemente zwischen Antriebsstrang und
Fahrzeugaufbau

Bild 21: Ubertragungen am Reifen

SchlieBlich sollte noch erwahnt werden, dal3 auch die Fahrzeugsitze einen
grol3en Einflu3 durch mehr oder weniger stark dampfende Eigenschaften
haben und damit das subjektive Empfinden beeinflussen.

Die vollstandige Erfassung des Rupfens und seiner Auswirkungen auf den
Fahrer kann nur durch weitere Verbesserung der Simulationsmodelle und
durch Betrachtung der Ubertragungsfunktion ,Mensch* gelingen.
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Gegenmalinahmen und ihre Grenzen

Reibwert

Ein Reibbelag mit steigendem Reibwertverlauf Uber der Gleit-
geschwindigkeit hat dampfende Eigenschaften. Serienm&Rig hergestellte
Reibbeldge weisen aber kein derartiges Verhalten tber den gesamten
Temperaturbereich auf.

Hat der Reibwertgradient im relevanten Gleitgeschwindigkeitsbereich einen
ausgepragt steigenden positiven Verlauf, 1aR3t sich Rupfen vollkommen
vermeiden. Wenn es gelingt, einen solchen Reibbelag zu entwickeln,
kénnten damit auch die zwangserregten Schwingungen reduziert werden.
Es wirde kein spirbares Rupfen mehr auftreten.

Die Entwicklung von trockenlaufenden Reibbelagen mit begrenzt positiven
Reibwertgradienten sollte daher forciert werden. Dafir ist ein genaueres
physikalisches und chemisches Verstandnis der Reibpaarung in der
Kupplung notwendig.

Weitere Einengung der Fertigungstoleranzen

Mit einer weiteren Einengung der Fertigungstoleranzen lassen sich nur die
durch geometrische Bauteilabweichungen angeregten Schwingungen
senken. Diese Methode verteuert den Fertigungsprozel3, weil eine Vielzahl
von Toleranzen, die EinfluR auf das Rupfen haben, extrem verringert
werden midssen, um zum gewtnschten Ergebnis zu fuhren. Dabei kann
diese Malinahme das Rupfen nur mildern, aber nicht verhindern, sofern ein
Belag mit rupfempfindlicher Qualitat verwendet wird, weil damit nur das
zwangserregte Rupfen reduziert wird.

Bei heutigen Kupplungen betréagt normalerweise die Geradheit in Umfangs-
richtung fir die Laufflache der AnpreR3platte 0,1 mm. Eine Reduzierung
dieses Wertes bedeutet einen erheblichen zusatzlichen Fertigungs-
aufwand, z. B. durch Schleifen der Oberflachen.

Weichere Belagfederung

Eine weichere Kennlinie der Belagfederung in der Kupplungsscheibe fuhrt
bei geometrischen Abweichungen der Kontaktpartner zu einer geringeren
Variation der Anpref3kraft und damit des Ubertragenen Drehmomentes
(s. Bild 22). Es ist also moglich, fur gegebene Geometrieabweichungen die
dadurch erzeugte Rupfanregung zu verringern. Die weichere Kennlinie
kann mit Ricksicht auf die geometrischen Verhaltnisse und die letztendlich
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aufzunehmende Anpref3kraft nur in Teilbereichen realisiert werden. Die
Auswirkungen auf das sonstige Systemverhalten der Kupplung muf3 be-
ricksichtigt werden.

weich

Kraft

Bild 22: Kennlinien von Belagfedern

Dampfung im Antriebsstrang

Eine hohe Dampfung im Antriebstrang kann das Belagrupfen vollkommen
beseitigen und das zwangserregte  Rupfen  mildern.  Eine
Dampfungserhdhung durch z. B. hoherviskose Getriebeschmierstoffe wird
aus Wirkungsgradgrunden nicht realisiert.

Die Rupfschwingungen treten nur wahrend der Schlupfphase der Kupplung
auf. Daher ist es uberlegenswert, einen zuschaltbaren Schwingungs-
dampfer zu integrieren. Vorstellbar ware hier eine Wirbelstrombremse, die
elektronisch gesteuert wird. Die Entwicklung wird jedoch durch die Lasten-
heftvorgabe (Bauraum, Gewicht, Kosten) erschwert.
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Konstruktive Mal3nahmen
Weiterhin ist auch ein Drehschwingungstilger im Antriebsstrang denkbar.

Das elektromotorisch dampfende Schwungrad kann keine Verbesserung
des Rupfens erreichen, da es durch die schlupfende Kupplung dynamisch
vom schwingenden Triebstrang getrennt ist.

Montageseitige Malinahmen

Montageseitig 1aRt sich das zwangserregte Rupfen wirkungsvoll
verringern. Hier sind alle MalBnahmen von Bedeutung, die Eigen-
spannungen und Verformungen toleranzbehafteter Bauteile reduzieren. Die
kraftfreie Aufschraubung der Druckplatte kann - wie in mehreren konkreten
Anwendungsfallen nachgewiesen - die geometrischen Stérungen im
montierten Kupplungssystem entscheidend verbessern.

Zusammenfassung

Das Rupfen tritt nur wdhrend der Schlupfphase der Kupplung auf und wird
in zwei verschiedene Arten unterteilt:

» das reibwertinduzierte selbsterregte Belagrupfen

» das zwangserregte Rupfen als Folge von Bauteilabweichungen und
Axialschwingungen

Die Bedeutung des Belagrupfens nimmt eher ab, weil die Belage besser
werden. Dafir tritt vermehrt zwangserregtes Rupfen auf, weil aus
Wirkungsgradgriinden die Antriebsstrangdampfung moderner Kraft-
fahrzeuge immer weiter absinkt und deshalb immer kleinere
Schwankungen des Drehmomentes im Bereich der Kupplung zu Rupf-
problemen im Fahrzeug fuhren. Zusatzlich steigen im Mittel die Motor-
leistungen, wodurch die Kupplungen gréRere Momente Ubertragen missen
und damit die Drehmomentenschwankungen zunehmen. Letztlich wird
durch die steigenden Komfortanspriiche und die in den letzten Jahren
erreichte deutliche Verbesserung des allgemeinen Gerausch- und
Schwingungsverhaltens der Fahrzeuge auch ein sporadisch auftretendes
geringfugiges Rupfen kundenrelevanter.

Die Rupfschwingungen werden nicht nur von der Kupplung und dem
Betatigungssystem selbst beeinflu3t, sondern auch vom Motor, dem
Antriebsstrang, den Antriebsradern, der Achsaufhangung und dem
Fahrzeugaufbau. Alle Ubertragungselemente beeinflussen die Rupf-
empfindlichkeit und miissen in die Betrachtung mit einbezogen werden.
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Eine rupfunempfindliche Kupplung ohne zusétzliche, neue Bauteile oder
Baugruppen lait sich nach heutigem Kenntnisstand erreichen, wenn:

» der Belag einen steigenden Reibwertgradienten hat

» eine weiche Belagfederung eingebaut ist

» die Fertigungstoleranzen sinnvoll eingeengt werden und
» bei der Montage Eigenspannungen vermieden werden

Das Verstandnis fiur Ursache, Ubertragung und Wirkung von Rupf-
schwingungen in Bezug auf das Gesamtsystem Kraftfahrzeug mufd durch
entsprechende Forschungsarbeiten noch weiter verbessert werden, um
dadurch bereits bei der Entwicklung neuer Fahrzeuge das Rupfen best-
maglich zu vermeiden bzw. zu bekampfen.

AbschlieRend ist festzustellen, dafl? das Rupfen nicht durch isolierte
MalRnahmen an einem Teilsystem des Fahrzeugs - wie z. B. der Kupp-
lung -, sondern nur durch eine Betrachtung und Abstimmung des Gesamt-
systems Kraftfahrzeug nachhaltig und auf Dauer erfolgreich vermieden
werden kann.
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Kupplung und Betatigung als System
Dipl.-Ing. Matthias Zink

Dipl.-Ing. René Shead

Einleitung

Neue Technologien sowie steigende Komfortanspriiche bedingen auch im
Bereich Kupplung und Kupplungsbetatigung ein verstarktes Gesamt-
systemdenken. Zudem werden von der Automobilindustrie auch auf
diesem Gebiet Systemlieferanten gefordert, die die Funktionskette sinnvoll
optimieren.

LuK hat sich die Aufgabe gestellt, den Kupplungsvorgang in seiner Wirk-
weise einschliellich der Dynamik theoretisch zu erfassen und vom Ful3-
pedal bis zum Getriebeeingang zu verbessern.

Es werden in diesem Vortrag die einzelnen kraftflihrenden Komponenten
untersucht und es wird gezeigt, wie das Anfahrverhalten durch abge-
stimmtes Zusammenspiel verbessert und die Betatigungskraft reduziert
werden kann.
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Allgemeine Zielsetzung

Vom Kupplungshersteller wird gefordert, mit den Parametern der Kupplung
eine optimale Lésung am Ful3pedal zu schaffen (Bild 1).

=N
=

NS

-—\\
[1]

A -

Motor \ \/ y Fahrzeug

Kopplung

Bild 1: Aufbau Kupplung / Betatigung

Dies soll fur den Fahrer zu einem Fahrzeug fuhren, dessen Kupplung

« ein einwandfreies Trennverhalten,

* eine betatigungsfreundliche Pedalkraft- und Pedalwegcharakteristik,
e eine gerausch- und vibrationsfreie Betatigung und

» ein gutes Modulationsverhalten bei Anfahr- und Umschaltvorgangen
garantiert.

Der Kupplungshersteller kann fir die Erfullung der obigen Anspriiche nur
einen Teil der mafl3gebenden Parameter beeinflussen.

Es leuchtet daher ein, dal3 eine optimale Funktion nur erreicht wird, wenn
die gesamte Funktionskette betrachtet wird.
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Z |:"> Black Box

Bild 2 : Bisherige Ausriicksystembetrachtung durch den
Kupplungshersteller

Nur wenn alle Teilfunktionen des Kupplungssystems sinnvoll aufeinander
abgestimmt sind und auch noch Einflisse von Motor und Fahrgestell be-
ricksichtigt werden, ist eine erstklassige Gesamtfunktion des Kupplungs-
systems zu erwarten.

Durch diese Systembetrachtung mul3 die gesamthafte Sicht garantiert wer-
den, die bisher durch die unterschiedlichen Verantwortungen beim Auto-
mobilkunden fur Motor, Getriebe und Fahrgestell erschwert wurde.

&-

Bild 3: Ausriicksystembetrachtung durch LuK

Die bisherige Black-Box "Ausrticksystem" (Bild 2) soll im folgenden mit
dem Ziel aufgebrochen werden, das Potential von Kupplung und
Betatigung besser auszuschopfen und damit das System gesamthaft zu
optimieren. Bei LuK wurde deshalb vor einigen Jahren eine Arbeitsgruppe
mit finf Ingenieuren gegrundet, die sich diese Aufgabe vorgenommen und
eine Reihe neuer Effekte gefunden hat. Im folgenden werden die
wichtigsten Parameter, die das Gesamtsystem beeinflussen,
zusammenfassend behandelt.
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Elastizitaten im System Kupplung/Betéatigung

Bild 4 zeigt die Wegubertragungsfunktion ,Ausrickweg uber Pedalweg"
eines Betatigungssystems. Dargestellt sind der ideale Verlauf sowie eine
Messung bei Raumtemperatur (griine Kurve) und im betriebswarmen Zu-
stand (rote Kurve); Abweichungen vom idealen Verlauf stellen die Weg-
verluste des Ausriicksystems dar. Die Zunahme der Elastizitdt des Aus-
ricksystems als Funktion der Temperatur fihrt zu einer deutlichen Ver-
schiebung des Trennpunktes der Kupplung in Richtung Pedalwegende.
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Bild 4: Ausriickwegmessung kalt / warm

Grundsatzlich 4Rt sich die Ubertragungsfunktion des gesamten Ausriick-
systems durch eine einzige Ubersetzung und eine Nachgiebigkeit be-
schreiben.

Um jedoch die Verlustanteile der einzelnen Betatigungskomponenten
sowie deren Temperaturabhangigkeit zu ermitteln, wird bei der
Gesamtsystemanalyse die in Bild 5 aufgefiihrte Darstellung verwendet.

Hierbei sind die bei definierter Ausrtickkraft an der Kupplung (y-Achse) vor-
liegenden Verlustwege am Pedal (x-Achse) dargestellt. So wachst bei
maximaler Ausrickkraft der Verlustweg von 30 % des Gesamtpedalweges
auf 55 % im warmen Zustand.
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Bild 5: Elastizitaten (auf Pedalweg reduziert, Deckelsteifigkeit nicht
dargestellt)

Die Darstellung der auf den Pedalweg reduzierten Einzelelastizitaten zeigt,
welche Elastizitaten den Gesamtverlustweg am starksten beeinflussen.

Je nach Gilte des Systems betragt der Verlustweg bis zur Halfte des
Pedalweges. Die auf hohem Kraftniveau und niedriger Ubersetzungsstufe
befindlichen Bauteile (Tellerfederzungen, Ausriickgabel) haben den
grofiten Einflu® auf die Lage der Kuppelpunkte, das heif3t auf den Beginn
des Momentenaufbaus bzw. auf das Trennverhalten. Gleichzeitig wird
sichtbar, wie sich die Elastizitdten unter Temperatur verdndern. Im obigen
Beispiel zeigen die Bauteile Nehmerzylinder und Hydraulikleitung das
grofRte Verbesserungspotential.

Mit dieser Darstellung ist auch eine sinnvolle Beurteilung der
verschiedenen Elastizitditen in Mechanik, Semihydraulik bzw. Zentral-
hydraulik moglich.

Eine vergleichende Betrachtung kann ebenfalls mit den Reibungen im
Gesamtsystem durchgefihrt werden. Die Kombination beider Be-
trachtungen ermoglicht die Untersuchung der Einflusse von Kraft- und
Weghysteresen.
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Schwingungen im System Kupplung und Betéatigung

Fur kaum ein anderes Ph&dnomen sind die Bezeichnungen variantenreicher
als fur Pedalvibrationen und Betéatigungsgerédusche (z. B. Eak, Whoop,
Kribbeln, etc.). Dies gibt einen deutlichen Hinweis darauf, dal’ in einem
derart komplexen System die Arten der Anregung und der Schwingungs-
Uibertragung vielfaltig sind.

Beispiele fur Anregungen von Schwingungen im System Kupplung und
Betatigung:

» Axial- oder Biegeschwingungen von Kurbelwelle und Schwungrad
» Schiefstellung des Ausriicklagers

» Schwingungen des Motor-Getriebeverbandes

* Versatz Motor zu Getriebe

* Versatz Betatigung

Um das ganze schwingungsfahige System zu verstehen, die
verschiedenen EinfluRgréfRen zu trennen und entsprechende Abhilfemalf3-
nahmen rechnerisch und in der Praxis darstellen zu kénnen, wurde bei LuK
das Gesamtsystem als Schwingungsmodell aufgebaut.

Kurbelwelle Deckel
Schwungrad

L1 g I []

hydraulische Strecke

e A—— Pedal
Zungen Nehmer- hydraulische
zylinder Leitung

Bild 6: Schwingungsmodell

Stellvertretend fir viele Probleme, die damit geldst werden konnten, wird
die Aussagekraft dieses Modells am folgenden Fall unter Beweis gestellt.

An einem Fahrzeug trat ein starkes, hochfrequentes und pedalwegabhé&n-
giges Betéatigungsgerdusch auf.
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Eine Eigenfrequenzanalyse am Schwingungsmodell ergibt eine Uberein-
stimmung der Deckeleigenfrequenz und der Frequenz einer stehenden
Welle in der Fluids&ule der hydraulischen Strecke, was zu einer guten Ge-

rauschibertragung im Ausriicksystem fihrt.

Masse: 1 2 3 4 5 6 7 8 9

Eigenform Kupplungsdeckel f = 1100 Hz

Eigenform "Schallwelle" f = 1100 Hz
| | | | I‘-WA
| I I I I I

Bild 7: Eigenformen Ausricksystem

Die Eigenform dieser stehenden Schallwelle in der Flissigkeit entspricht in
der Mechanik einer beidseitig eingespannten Saite.

Bild 8: Eigenform einer eingespannten Saite

Theoretisch 4Bt sich diese Ubereinstimmung durch Verstimmen der
beiden Frequenzen, also durch Verédndern der Deckelsteifigkeit oder der
Lange der Hydraulikleitung vermeiden. Im vorliegenden Fall wurde als
einfachste Losung die Stahlhydraulikleitung um ca. 20 cm verlangert. Dies
beseitigte die Betatigungsgerausche vollstdndig, ohne die Elastizitat im
Ausriicksystem zu verschlechtern.
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Dieses Beispiel zeigt, wie mit diesem Simulationsprogramm
Schwingungen, die in Kupplung und Ausricksystem angeregt bzw.
Ubertragen werden, beschrieben und Verbesserungen erarbeitet werden
konnen. Es werden die kritischen Bereiche der einzelnen Bauteile
aufgezeigt. Das Simulationsprogramm berticksichtigt auch, dal3 z. B. fir
die Anprel3platte durch die umgebenden Federn eine vom Ausriickweg
abhangige Eigenfrequenz entsteht. Uber eine "weiche Anbindung" der
Anprel3platte kénnen je nach Problemfall Abhilfemal3inahmen dargestellt
werden.

Die Auswirkungen der Kurbelwellendynamik (Axial-, Biegeschwingungen)
oder Anregungen durch schiefstehende Ausriicklager ("Schieflage der Tel-
lerfeder”) auf das Betatigungssystem ergeben Reaktionen am Kupplungs-
pedal, die durch Simulationen im Zeitbereich erkannt und damit auch ver-
hindert werden kénnen.

Es wird damit moglich, die Einflisse von Reibung und Dampfung
darzustellen. Durch die Simulation wird die Auslegung von Dampf-
elementen fur die Anpref3platte ebenso wie die Dimensionierung von Reib-
und Dampfungseinrichtungen im hydraulischen oder mechanischen
Betatigungssystem ermdglicht.

Ebenfalls kann der Vorgang "schnelles Einkuppeln" simuliert werden. Hier
spielt neben Reibungen und Dampfungen insbesondere die Verteilung der
Massen und Ubersetzungen im Ausriicksystem eine entscheidende Rolle.
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Kupplungsmodulation beim Anfahrvorgang

Anderungen der Fahrprofile durch héheren Anteil von Stadt- und Staufahrt,
aber auch massive Verdnderungen am Gesamtfahrzeug haben bei vielen
Fahrzeugen zu einer kritischen Bewertung des Anfahrverhaltens, insbe-
sondere im Leergas, gefuhrt.

Als markante Anderungen am Gesamtfahrzeug, die die Kupplungs- bzw.
Ausriicksystemauslegung hinsichtlich Modulation erschweren, kdnnen
folgende Punkte genannt werden:

» Kleinvolumige, aufgeladene Motoren erreichen hohe Maximalmomente,
jedoch geringe Drehmomente im Leerlauf.

* Hobhere maximale Motordrehmomente bedingen héhere Kupplungs-
momente und héhere Ausruckkrafte.

» Die Absenkung der Leerlaufdrehzahl sowie die Verkleinerung der
motorseitigen Schwungmassen verringern die Schwungenergie beim
Anfahrvorgang.

* Neue Einspritztechnologien (insbesondere bei Dieselmotoren)
verandern die Drehzahlstabilitat beim Anfahrvorgang.

» Kraftreduzierte Kupplungssysteme bieten Potential zur
Baugruppenvereinheitlichung im Bereich Kupplung und Ausriicksystem
mit kleineren Ausriicksystemibersetzungen.

» Die Einfuhrung langerer Achsen ergibt eine Erhéhung der effektiven,
auf die Getriebeeingangswelle reduzierten Fahrzeugmasse.

Erschwerend kommt hinzu, daR Fahrzeuge bisher tiberwiegend subjektiv in
gut anfahrbar oder schlecht anfahrbar klassifiziert werden, da keine
objektiven KenngréRen und keine hinreichenden Mef3- und Simulations-
maoglichkeiten zur Beschreibung von Anfahrvorgangen vorhanden sind.

Probleme wahrend des Anfahrvorganges werden in den meisten Féallen
pauschal der Kupplung zugeordnet, da sie die ,drehende Masse Motor"
und die ,stehende Masse Fahrzeug® verbindet. Wie vielféltig die Einflul3-
faktoren wahrend des Anfahrvorganges jedoch sind, und wie diese per
Messung und Simulation analysiert und gewichtet werden kdnnen, wird
nachfolgend gezeigt.
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Die am Anfahrvorgang beteiligten GrofRen kénnen entsprechend Bild 9
eingeordnet werden:

Ausriicksystem

Kupplung

Getriebe
Antriebsstrang

Fahrzeug

Bild 9 : EinfluBparameter beim Anfahrvorgang

In der Praxis zeigt sich fast immer, dal die Kupplung nur einen Teil der
EinflugroRen darstellt. Um diese einzelnen Faktoren und ihr Zusammen-
wirken besser zu verstehen, zu wichten und um positive Anderungen be-
wirken zu kénnen, wurden bei LuK verschiedene Mel3- und Simulations-
moglichkeiten erarbeitet.

Beispielhaft fur diese systematische Vorgehensweise wird nachfolgend die
Anfahrbarkeit von drei Fahrzeugen vergleichend untersucht.

Dazu werden die Fahrzeuge A, B und C in die entsprechenden
Teilsysteme (Kupplung, Ausricksystem, Motor, Fahrzeug) zerlegt. Es
handelt sich um drei verschiedene, jedoch hubrauméhnliche Fahrzeuge mit
unterschiedlichen Betatigungssystemen.

Zunachst wird die Kupplung betrachtet. Dies entspricht dem bisherigen
.Klassischen" Aufgabenumfang eines Kupplungsherstellers sowie dessen
Maoglichkeiten zur EinfluBnahme auf den Anfahrvorgang.
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Bild 10 : Kupplungsmoment als Funktion des Ausriickweges

Bild 10 zeigt die drei grundsatzlich verschiedenen Kupplungsmomenten-
verlaufe (A, B, C), die alle auf das gleiche maximale Kupplungsmoment bei
gleichem Ausriickweg fiihren.

Kupplung C zeigt hier im fir das Anfahren entscheidenden Momentenbe-
reich (£ 150 Nm) den steilsten, Kupplung A den weichsten Momenten-
aufbau. Somit wirde also Kupplung A zunachst als am besten dosierbar

Pedalweg .
c I
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Bild 11 : Ermittlung von Kennwerten beim Einkuppeln zur Beschreibung
des Ausriicksystems

Um den EinfluR des Betatigungssystems zu ermitteln, wird die Kupplung
Uber eine Spindeleinheit, die am Kupplungspedal angreift, geschlossen;
das Fahrzeug ist Uber eine KraftmelR3dose fixiert. Diese KraftmeRRdose
liefert den Momentenaufbau der Kupplung als Funktion des Pedalweges,
der durch die Ubersetzung und die Elastizitat des Ausriicksystems ent-
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sprechend beeinflu3t wird. Gleichzeitig wird bei dieser Messung die
Motordrehzahl erfal3t. Das Verhalten des Motors sowie die Hohe des er-
reichten Abwirgemomentes im Leergas beim SchlieRen der Kupplung mit
verschiedenen Geschwindigkeiten gibt Aufschlul? Uber die Gite des Motors
bzw. der Motorregelung.
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= E
s 2
= =
(] Q
5 5
= =
0+ : : 0+ :
0 4 7 0 100
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Bild 12: Kupplungsmoment tber Ausriickweg und Pedalweg

Die in Bild 12 (rechts) dargestellten Verlaufe A, B und C der drei verschie-
denen Kupplungen mit den entsprechenden Ausricksystemen in den
Fahrzeugen zeigen nun die Dosierwege fir das Kupplungsmoment am
Pedal. Alle drei Verlaufe sind auf den gleichen Greifpunkt normiert, sie
haben also alle den gleichen Pedalweg bei Moment Null. Die Kurve verlauft
Uber dem Pedalweg bis zum im Leerlauf erreichbaren "STALL-Moment",
bei dem der Motor abgewiirgt wird. Dieser Wert ist durch einen dicken
Punkt gekennzeichnet.

System A zeigt weiterhin Gber dem Pedalweg den weichsten Momenten-
verlauf. Die Momentenverlaufe B und C sind aufgrund der groReren Aus-
ricksystemubersetzung von Fahrzeug C Uber dem Pedalweg nahezu iden-
tisch. Somit stellen System B und C nun an den Fahrer bzw. an den Motor
identische Anforderungen, obwohl die zugehdrigen Kupplungen tber dem
Ausriickweg (siehe Bild 12, links) stark unterschiedlich ausgelegt sind.

Die Einflisse der Motoren ergeben sich aus dem im Leerlauf erreichten
STALL-Moment. Das Fahrzeug C stellt im Leergas das hochste Motormo-
ment zur Verfligung, Fahrzeug B erreicht nur die Halfte dieses Wertes und
kann deshalb beim Anfahren leichter abgewtrgt werden.
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Pedalgeschwindigkeit

Bild 13 : Anfahrmessungen

Dies wird durch den Anfahrversuch bestétigt (Bild 13), bei dem die Kupp-
lung ebenfalls Uber eine Spindeleinheit am Kupplungspedal geschlossen
wird, das Fahrzeug jedoch nicht fixiert ist. Die hierbei ermittelte Grenzein-
kuppelgeschwindigkeit am Kupplungspedal (PGEG), bei der das Fahrzeug
im Leergas gerade noch anféhrt, liefert einen Kennwert, anhand dessen
Fahrzeuge bezlglich der Anfahrbarkeit objektiv verglichen werden kdnnen.

Bisherige Untersuchungen von LuK an 20 verschiedenen Fahrzeugen
haben ergeben, dal} eine subjektiv gute Bewertung (> Note 6) ab einer
Grenzeinkuppelgeschwindigkeit von 25 mm/s erreicht wird. Bei noch
hoheren Grenzeinkuppelgeschwindigkeiten a3t sich das Fahrzeug absolut
problemlos anfahren.

Fahrzeug
600 - —B —¢C
= Kupplung o
= E
& 300 + =
:
= >
0 }
0 3 6 _
Ausrtckweg [mm] BB c

Bild 14: Vergleich Kupplungsmoment, Abwiirgegeschwindigkeit
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Bild 14 zeigt die maximal moglichen Einkuppelgeschwindigkeiten am
Kupplungspedal der drei Vergleichsfahrzeuge. Fahrzeug C wurde hierbei
subjektiv mit Note 10, Fahrzeug B mit Note 3, Fahrzeug A mit Note 7 be-
wertet; also entspricht der erreichte Kennwert der subjektiven Bewertung.

Das Ergebnis ist zunachst tberraschend, denn anhand der Kupplungs-
kennlinien hatte man in Fahrzeug A eine bessere Anfahrbarkeit als in C
erwartet. Hier zeigt sich erneut, dal3 die Auslegung der Einzelkomponenten
ohne Betrachtung des Gesamtfahrzeuges falsch ist.

Die Bandbreite aller bisher gemessenen Grenzanfahrgeschwindigkeiten
von 5 mm/s bis 60 mm/s bzw. von Note 1 bis Note 10 bei verschiedenen
Fahrzeugen zeigt, dal3 hier Handlungsbedarf ist.

Die durch diese Messungen gewonnenen Informationen reichen aus, um
Fahrzeuge systematisch vergleichen zu kénnen und sich von dem subjekti-
ven Bewertungsschema zu losen.

Um das Verhalten des realen Fahrers bzw. dessen reale Betéatigungsge-
schwindigkeit am Kupplungspedal nachzubilden, wurden bei LuK Grund-
satzbetrachtungen durchgefiihrt. Hierbei wurde untersucht, inwieweit ergo-
nomische Gesichtspunkte bzw. die Charakteristik der Pedalkraftkennlinie
den Einkuppelvorgang beeinflussen.

Man denke an folgendes einfache Experiment (Bild 15).

Bild 15 : Einfache Ergonomiebetrachtung

Obwohl in beiden Fallen gleiche Verschiebekréfte erforderlich sind, ist bei
der Sitzposition links subjektiv eine geringere Kraftanstrengung nétig als
rechts. Aus dieser biomechanischen Uberlegung wurde fiir die folgende
Betrachtung die zur Betatigung notwendige "StellgréRe" nicht als
Pedalkraft am Ful3, sondern als Drehmoment im Hiftpunkt angesetzt.

Insofern ist also das Bein des Fahrers ein Teil des Ausriicksystems; das
Gewicht des Beines wirkt als Vorlast auf das Pedal.
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In Bild 16 ist eine Studie zur Fahrersitzposition dargestellt. Die verglei-
chende Betrachtung zweier unterschiedlicher Sitzpositionen zeigt, inwieweit
dieses Drehmoment bei gleicher Pedalkraftkennung durch ergonomische
Gesichtspunkte beeinflul3t wird. Sitzposition 1 fihrt zu einem starken
"Drop-off" in der Momentenkennlinie. Es ist leicht vorstellbar, dal3 der
Fahrer das Pedal mit diesem stark fallenden bzw. steigenden Gradienten
schlechter dosieren kann als mit einem horizontalen Momentenverlauf.

Die Sitzposition muf3 also in Zukunft ebenfalls mitbetrachtet werden.
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Bild 16 : einfaches Fahrermodell

All die beschriebenen EinfluBparameter von der Drehzahlregelung des
Motors Uber die Kupplung, das Ausriicksystem bis hin zum Antriebsstrang
wurden von LuK in einem einzigen Simulationsprogramm zusammenge-
faldt. Als Basis diente das bewahrte Torsionsschwingungsberechnungs-
programm. Damit konnte ein wichtiger Schritt zur Simulation von realen
Anfahrvorgéngen vollzogen werden. Mit diesem Simulationswerkzeug ist
es nun moglich, jede der in Bild 9 angefiihrten, den Anfahrvorgang
beeinflussenden Grol3en, zu variieren und zu bewerten.
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Bild 17 : Simulationsmodell Anfahrvorgang
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Bild 17 zeigt die einzelnen Module des Programmes. Die Reibungs-
kopplung Rc beschreibt die Schnittstelle von Motor und Fahrzeug, sie stellt
somit die Funktion von Kupplung, Ausriicksystem und Fahrer dar. An
dieser Stelle werden Elastizitaten, Ubersetzungen und Reibungen des
Ausriicksystems integriert.

Die Kupplung wird also vom Fahrer bzw. von einem Spindelsystem (vgl.
Messung) am Pedal lber die Vorgabe ,Pedalweg Uber Zeit* geschlossen.
Diese Funktion kann ebenfalls beliebige Verlaufe annehmen, beispiels-
weise kann der Einflud von Kraft- und Weghysteresen bei Umkehr der
Pedalbewegungsrichtung auf das Anfahrverhalten sichtbar gemacht
werden.

Die Regelung der Motordrehzahl kann auf zwei unterschiedlichen Wegen
erfolgen. Zum einen kann die Drehzahl tber einen PI- bzw. PID-Regler ge-
regelt werden, zum anderen Uber das reale Motorkennfeld; hier wird der
Regler den im Kennfeld vorgegebenen Abhangigkeiten von
Lasthebelstellung, Drehzahl und Moment unterworfen.

Derzeit werden die Daten fur die Nachbildung der Motorregelungen im
Simulationsmodell am Fahrzeug durch einen einfachen Versuch
gewonnen. Hierzu wird, ahnlich wie bei der Zugkraftmessung in Bild 11, die
Reaktion des Motors bei Beaufschlagung mit definierten Momenten-
spriingen vermessen. Dies ermoglicht aul3erdem eine kupplungs-
unabhangige vergleichende Betrachtung von Motorregelungen.

Bild 18 und Bild 19 zeigen zwei Beispiele. Aus den Reaktionen des Motors
auf die Momentenspriinge kann auf die Gite der Motorregelung geschlos-
sen werden. Bild 18 zeigt nach jedem Momentensprung starke Schwingun-
gen der Motordrehzahl. Der Motor in Bild 19 weist nur kurze Einbriiche in
der Drehzahl auf, regelt dann aber sofort nach.
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Bild 18: Identifikation Leerlaufregler (Fahrzeug 1)

1000 + T 200

[min™]
Moment [Nm]

Motordrehzahl

O T T T O
0 10 20 30 40
Zeit [s]
Bild 19: Identifikation Leerlaufregler (Fahrzeug 2)
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Sicherlich kann auf diesem Wege die Motorregelung mit all ihren Spezial-
fallen nur mit eingeschrankter Genauigkeit abgebildet und beeinfluf3t
werden; trotzdem koénnen ausgehend von den Simulationen konkrete
Vorschlage erarbeitet werden, wie die Anfahrbarkeit eines Fahrzeuges
verbessert werden kann.

Die anderen Einflisse aus Antriebsstrang und Ausriicksystem kdnnen sehr
exakt simuliert und hinsichtlich ihrer Einflisse gewertet werden.

Von Bild 20 bis Bild 22 sind einige Beispiele dargestellt. Als Basis diente
ein reales Fahrzeug. Zusétzlich wurden bei den Variationen drei verschie-
dene Motorregelungen simuliert.

Bewertet wird die Grenzeinkuppelgeschwindigkeit am Kupplungspedal
(PGEG), die in den Balkendiagrammen als y-Achse aufgetragen ist und
Uber dem Grenzwert von 25 mm/s liegen sollte, damit der Motor beim Ein-
kuppeln nicht zu leicht abgewlrgt werden kann.
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Bild 20: Variation Kupplungsmomentenverlauf

Bild 20 zeigt den EinfluR verschiedener Kupplungsmomentenverlaufe. In
diesem Fall ware selbst der sehr weiche Momentenverlauf von Kennlinie a
nur mit den Regelparametern von Regler Il zu beherrschen.
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Bild 21: Variation der reduzierten Fahrzeugmasse

Bild 21 zeigt den Einflu3 der auf die Getriebeeingangswelle reduzierten
Fahrzeugmasse. Dabei wird die translatorische Fahrzeugmasse mit der
Getriebe- und Differentialibersetzung sowie dem Rollradius der Reifen in
eine rotatorische Masse umgerechnet. Insbesondere eine ,lange Achse*,
die zu groRRen reduzierten Massentragheitsmomenten des Fahrzeugs fuhrt,
wird hier zu Anfahrproblemen fiihren, sofern dies andere Parameter nicht
kompensieren.

Bild 22 zeigt den Einflu3 der motorseitigen Schwungmassen auf die An-
fahrgeschwindigkeit eines Fahrzeuges; je geringer die motorseitige
Schwungmasse wird, desto geringer ist auch die zur Verfligung stehende
Schwungenergie fir den Anfahrvorgang.
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Bild 22: Variation der motorseitigen Schwungmasse

Diese Beispiele sollen zeigen, dalR die Wirkung aller wesentlichen Para-
meter durch die Simulation erfaf3t wird und damit Vorhersagen getatigt

werden kbnnen.
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Zusammenfassung

Die Erfahrungen der letzten Jahre bei LuK haben gezeigt, daf eine starre
Trennung von Kupplung und Ausriicksystem nicht zu einer technisch opti-
malen Lésung fuhren kann.

Nur durch genaue Analyse aller im Kraftfluf? von Kupplung und Ausrickung
befindlichen Elemente unter Beachtung bestimmter Fahrzeug- und Motor-
daten ist eine optimale Funktion der Kupplung gewéhrleistet, so dal’ sich
eine Systembetrachtung nahezu aufdrangt.

In Zukunft sollte daher bei allen Optimierungen und Neuauslegungen von
Kupplungen ein Projektmanagement dafir einstehen, dal3 alle Elemente in
der Funktionskette richtig aufeinander abgestimmt sind.
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Das Zweimassenschwungrad
Dr.-Ing. Wolfgang Reik
Dipl.-Ing. Roland Seebacher

Dr.-Ing. Ad Kooy

Einleitung

Um 1985 gingen zum erstenmal in der Automobilgeschichte Zweimassen-
schwungrader (ZMS) in Serie. Ein kurzer geschichtlicher Ruckblick (Bild 1)
zeigt die Entwicklung des ZMS. Zu Beginn handelte es sich um nicht-
geschmierte Dampfer, deren schwere und weit aul3enliegende Federn
einige Verschleil3probleme aufwiesen. Um 1987 kamen die ersten fett-
geschmierten ZMS zum Einsatz, bei denen die Lebensdauer kein Thema
mehr ist.

Den Durchbruch schaffte das ZMS um 1989 mit der Einfuhrung des
Bogenfederdampfers, der mit einem Schlag fast alle ZMS-Resonanz-
probleme loste [1 — 4]. Zudem konnten die Kosten kontinuierlich gesenkt
werden. Zunachst bestand die primare Schwungmasse noch aus Gul oder
Schmiedestahl. Spater gelang es den Umformspezialisten der LuK, alle
Teile bis auf die Sekundarschwungmasse aus Blechumformteilen zu
gestalten. Fir die Erhéhung des primaren Massentrdgheitsmoments
wurden aus Blech gefaltete Massen, sogenannte Faltmassen, entwickelt
(1995). Somit war die Basis geschaffen fiir einen breiten Einsatz des ZMS.
Der Lohn fur diese intensive Detailarbeit war ein starker Anstieg der ZMS-
Produktion (Bild 2).

Bei einem geschatzten Produktionsvolumen von ca. 2 Millionen ZMS fur
1998 wird in Europa bereits bei jedem funften Auto mit Handschaltgetriebe
das Gerdusch- und Komfortverhalten mit einem ZMS verbessert. Bild 3
zeigt die Aufteilung nach Hubraum und Otto/Diesel-Motorisierung.
Auffallend ist, dal Motorisierungen Uber 2,0 Liter Hubraum und hier
insbesondere Ottomotoren weitgehend mit ZMS ausgerustet sind. Bei
mittlerer Motorisierung hat der ZMS-Einsatz erst vor wenigen Jahren
begonnen. Unter 1,6 Liter Hubraum gibt es zur Zeit erst einige Projekte.
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Bild 1: Entwicklungsgeschichte des ZMS
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Bild 3: Anteil der Fahrzeuge mit ZMS fiir verschiedene Motorisierungen
PKW und NFZ fir die deutsche Automobilindustrie (1997)
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LuK erwartet, dal® in einigen Jahren die Durchdringung zumindest bei
mittlerer Motorisierung ahnlich hoch sein wird wie heute bei den starken
Motoren, denn ein ZMS zeigt seine Vorteile in allen Fahrzeugen. Wegen
der in der Vergangenheit noch zu hohen Kosten wurde es jedoch bis jetzt
bei den kleineren Fahrzeugen nicht eingesetzt.

Deshalb liegt ein Schwergewicht der ZMS-Entwicklung auf der Kosten-
reduzierung. Dartber wird spater berichtet.

Vorteile des ZMS

Obwohl das ZMS wegen der damit verbundenen Kosten noch nicht von
allen gewuinscht wird, sind die erzielbaren Verbesserungen so deutlich,
dalB es sich bei groRen Fahrzeugen weitgehend durchgesetzt hat.
Nachfolgend sollen die wichtigsten Vorteile noch einmal dargestellt werden.

Isolation von Torsionsschwingungen

Die herausragende Eigenschaft des ZMS ist die fast vollstdndige Isolation
von Torsionsschwingungen. Dies ist in friheren Beitragen ausfihrlich
diskutiert worden und soll hier nur noch einmal zusammenfassend
wiederholt werden.

Bild 4 zeigt die Winkelbeschleunigungen am Getriebeeingang fir ein
konventionelles System mit Torsionsdampfer in der Kupplungsscheibe
(links) im Vergleich zu einem ZMS (rechts). Mit dem Torsionsdampfer in
der Kupplungsscheibe a3t sich bei niedrigen Drehzahlen keine
nennenswerte Schwingungsisolation erreichen. Man ist schon zufrieden,
wenn durch geeignete Wahl der Dampfung die Resonanz vermieden wird.

Das ZMS dagegen filtert die Ungleichférmigkeit des Motors fast vollstandig
heraus. Resonanzen treten im Fahrbereich normalerweise nicht mehr auf.
Der fast gleichformige Lauf der sekundéren Schwungradseite und damit
auch der Getriebeeingangswelle &Rt Getrieberasseln erst gar nicht mehr
entstehen. Auch lastiges Brummen kann damit weitgehend beseitigt
werden.

Die Ungleichformigkeit des Motors selbst wird mit ZMS gréf3er, weil die
primare Schwungmasse kleiner ist als die des konventionellen
Schwungrads mit Kupplung. Deshalb missen Riementriebe gelegentlich
neu abgestimmt werden. Die kleinere primare Schwungmasse zeigt aber
auch Vorteile, wie spater ausgefuhrt wird.
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Die gute Schwingungsisolation gerade beim niedertourigen Fahren fuhrt in
vielen Fallen zu einer verbrauchsgunstigen Fahrweise, bei der durch die
vorwiegend genutzten niedrigen Drehzahlen Kraftstoff eingespart wird.

Viele moderne Motoren mit einem relativ flachen Drehmomentenverlauf
begilnstigen diese verbrauchsmindernde Fahrweise.

konventionelles System ZMS

20000+ e
Motor

Motor
10000 1

Getriebe )
Getriebe

— —

1000 2000 3000 1000 2000 3000

Winkelbeschleunigungsamplitude [1/s?]

Drehzahl [U/min] Drehzahl [U/min]

Bild 4: Vergleich der Schwingungsisolation eines konventionellen
Systems mit einem System mit Zweimassenschwungrad

Getriebeentlastung

Ein weiterer positiver Effekt ergibt sich durch die Getriebeentlastung. Der
Antriebsstrang und damit auch das Getriebe werden durch die wegfallende
Ungleichformigkeit des Motors deutlich entlastet.

Bild 5 zeigt die Vollastkennlinie eines typischen Dieselmotors. Fir einen
konventionellen Antriebsstrang sind die dynamischen Zusatzmomente
infolge der Ungleichformigkeit Uberlagert. Sie kénnen je nach Drehzahl
mehr als 10 % Zusatzbeanspruchung ergeben.

Das ZMS beseitigt die hochfrequenten Zusatzmomente fast vollig. Da das
Getriebe somit entlastet wird, kann insbesondere bei Dieselmotoren mit
ZMS bei unverandertem Getriebe ein hdheres statisches Moment Uber-
tragen werden (Bild 6).
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Bild 5: Erhdhung des tatsachlich wirksamen Moments im Getriebe durch

die Motorungleichférmigkeit
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Bild 6: Erhoéhung der zulassigen Getriebebelastung bei Einsatz eines
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Kurbelwellenentlastung

Das ZMS verdndert das Schwingungssystem der Kurbelwelle nachhaltig.
Beim konventionellen System ist das schwere Schwungrad einschlieflich
Kupplung starr mit der Kurbelwelle verbunden. Die grol3e Masse des
Schwungrads erzeugt hohe Reaktionskrafte auf die Kurbelwelle.

Das ZMS-System verhdlt sich gunstiger, weil fir Biegebeanspruchung die
sekundare Schwungmasse vernachlassigt werden kann, da sie sowohl
Uber den Torsionsddmpfer als auch tber das Walzlager nur sehr weich an
die primére Schwungmasse angekoppelt ist und deshalb praktisch keine
Ruckwirkungen ergibt.

Die primare Schwungmasse ist sehr viel leichter als ein konventionelles
Schwungrad und dariiber hinaus auch - wie eine Flexplate beim Wandler -
biegeelastisch.

Biege- und Torsionseigenform verédndern sich mit dem ZMS gegeniber
einem herkdmmlichen System. Die Kurbelwelle wird zumeist entlastet.

Bild 7 zeigt ein gemessenes Beispiel. Sowohl Torsions- als auch
Biegeschwingungen sind mit ZMS geringer. Im Einzelfall ist zu
entscheiden, ob der Kurbelwellentilger weggelassen oder ein einfacherer
Werkstoff fur die Kurbelwelle benutzt werden kann, zum Beispiel Gul3.

LuK empfiehlt, diese Optimierungschancen bei der Fahrzeug-
weiterentwicklung zu nutzen. Es konnen dadurch erhebliche Kosten
eingespart werden. LuK ist Uberzeugt, dal} heute schon durch das ZMS
Einsparungen mdglich sind, wenn man die Sekundareffekte
mitbertcksichtigt.

Gewahrleistung

Einer dieser Sekundareffekte ist die Gewahrleistung. Das ZMS wurde von
Beginn an auf volle Motorlebensdauer ausgelegt. Tatsachlich sind die
Ersatzteillieferungen fur das ZMS verschwindend gering. Das ZMS ist also
eine ausgereifte Komponente fir den Antriebsstrang von Kraftfahrzeugen.
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Bild 7: Reduzierung der Torsions- und Biegeschwingungen in der
Kurbelwelle durch ZMS

Bild 8a zeigt die Feldbeanstandungen fir ein Fahrzeug mit konven-
tionellem Antriebsstrang. Auffallend ist der unverhaltnismaiig hohe Anteil
an Beanstandungen im Kupplungsbereich, fur die die eigentliche Kupplung
nicht Ursache ist. Dies ist darauf zurtckzufihren, dal}3 haufig
Torsionsdampfer in Kupplungsscheiben mitsamt der ganzen Kupplung
gewechselt werden, weil sich der Kunde lber Getrieberasseln beschwert
und die Werkstatt, die keine Lésung hat, zur Beschwichtigung des Kunden
das ganze System austauscht. Im allgemeinen bleibt durch den Austausch
der Erfolg aus. Teilweise werden Kupplungsscheiben deshalb sogar
mehrfach gewechselt. Da nicht nur die Kosten fur die ausgetauschten
Teile, sondern - haufig aus Kulanz - auch noch die viel gro3eren Umbau-
kosten getragen werden, kommen auf die Gewahrleistung horrende Kosten
zu, die umgerechnet auf die Gesamtproduktion teilweise an die Kosten fir
das Kupplungsneuteil heranreichen.
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Bild 8a: Feldbeanstandungen an einem Fahrzeug mit konventionellem
Antriebsstrang

Mit dieser Unsitte macht das ZMS griindlich Schluf® (Bild 8b). Die Bean-
standungen dieser Art sind so stark gesunken, daf? man sich endlich um
die tatsachlichen Schadensfalle kimmern und gegebenenfalls auch vor Ort
Untersuchungen anstellen kann.

konven-
tionelles ZMS und Umfeldoptimierung
System
1. Modelljahr 2. Modelljahr 3. Modelljahr
gesamte 15000 PPM 2000 PPM 1000 PPM 500 PPM
Feldbean-
standungen
L 1 L 1
davon
LuK-Anteil 90 PPM 80 PPM 70 PPM 60 PPM

Bild 8b: Verbesserung der Feldbeanstandungen nach Einsatz eines ZMS
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Einige Hersteller bertcksichtigen diesen Kosteneffekt bereits bei der
Wirtschaftlichkeitsberechnung, wenn es darum geht, ob ein ZMS einge-
setzt werden soll oder nicht.

Das ZMS ist also ein ausgereiftes Produkt, trotzdem gibt es auch hier
Weiterentwicklungen.

Uber zwei Aspekte soll im folgenden berichtet werden.

Motorstart

Bereits in den allerersten Anfangen der ZMS-Entwicklung stand die
Problematik des Resonanzdurchgangs beim Starten des Motors im
Vordergrund. Die gute Schwingungsisolation des ZMS im Fahrbetrieb wird
dadurch erreicht, dal} die Resonanzfrequenz durch die groRe sekundare
Schwungmasse in den Bereich unterhalb der Leerlaufdrehzahl verschoben
wird.

Bei jedem Start des Motors aber mul} die Resonanzfrequenz durchlaufen
werden. Das kann wegen der grol3en Massen zu hohen Momenten fuhren.
Die ZMS-Entwicklung war deshalb durch einen steten Kampf gegen die
Resonanzamplituden gekennzeichnet.

Es ist bekannt, dal} die Resonanzamplituden umso groRer sind, je hoher
die Anregung durch den Motor ist. Dieselmotoren mit nur vier oder gar drei
Zylindern stellen deshalb die hdchsten Anforderungen an ein ZMS. Glinstig
wirkt jede Art von Dampfung wie Grundreibung, gesteuerte Zusatzreibung,
Bogenfederreibung. Da diese Dampfungen aber auch die Isolation mehr
oder weniger stark verschlechtern, sind nattrlich Grenzen gesetzt.

Wir erhalten jetzt jedoch eine entscheidende Hilfe, da viele neuere,
elektronisch geregelte Motoren ein verbessertes Startverhalten aufweisen.
Als wesentlicher, fur die Ausbildung der Resonanz bestimmender Faktor
hat sich inzwischen das Startmoment des Motors herausgestellt. Das ist
das Moment, mit dem der Motor aus der Anlasserdrehzahl heraus
beschleunigt. Je schneller die Resonanzdrehzahl durchlaufen wird, desto
weniger kdnnen sich die Massen aufschwingen.

Bild 9 zeigt Simulationen eines schlechten Startverhaltens als Drehzahl
Uber der Zeit.

Kritisch sind all die Falle (wie in Bild 9), bei denen der Motor langere Zeit in
der Resonanz verharrt oder Uberhaupt nicht aus eigener Kraft hochdreht.
Dies ist immer dann der Fall, wenn die Leistung des Motors bei Start-
drehzahl so gering ist, daR die ganze Energie durch das stark schwingende
System geschluckt wird und zum Hochbeschleunigen nichts mehr Ubrig-
bleibt.
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Dieser Zustand wird auch als Starthanger bezeichnet und mufd beim ZMS
unbedingt vermieden werden, da die lang anhaltenden, hohen Amplituden
zu mechanischen Schaden an den Bauteilen fuhren.

1500 —
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Motordrehzahl [U/min]

0 Ry I
0 0.5 V v 1
Zeit [s]

Bild 9:  Schlechtes Startverhalten (Starthénger)
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Bild 10a: Einflu3 von Drehmomentamplitude (Ungleichférmigkeit) und
Startmoment auf das Startverhalten
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In Bild 10a sind mehrere Startsimulationsrechnungen in einer Matrix
zusammengestellt. Nach oben wéchst das Startmoment, nach rechts die
Drehmomentamplitude.

Die Matrix zeigt deutlich, wie der Motor bei héheren Startmomenten gut
startet und selbst stark ungleichférmige Motoren noch beherrscht werden.

Zwischen diesem guten und einem nicht akzeptablem Startverhalten laf3t
sich eine diagonale Trennlinie ziehen, die in Bild 10b noch einmal wieder-
holt wird. Der fir das Starten sichere Bereich liegt oberhalb der Trennlinie.

Bleibt der Starter bis Uber die Resonanzdrehzahl eingespurt, wird also
verhindert, dal3 der Starter bei kurzem Antippen des Zindschlissels sofort
wieder ausspurt, ergeben sich noch ginstigere Verhdaltnisse. Die Grenze
zwischen gutem und schlechtem Startverhalten verschiebt sich nach unten
zu kleineren Startmomenten. Das grol3e (auf die Kurbelwelle reduzierte)
Massentragheitsmoment des Starters reduziert die Ungleichférmigkeit des
Motors.

— — — — Anlasser nur kurzzeitig eingespurt
— Anlasser bleibt lange eingespurt

B
Z
=
[
£
o
£
t
8
7}

- = schlechtes

7 L Startverhal

200 300 400 500
Drehmomentamplitude [Nm]

Bild 10b: Grenzlinien fur ein gutes (links oben) und schlechtes (rechts
unten) Startverhalten
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Moderne Motoren zeigen haufig ein Startmoment um 70 - 80 Nm, wahrend
friher nur ca. 40 Nm udblich waren. Daher arbeiten heutige ZMS-Konzepte
auch bei vielen Dreizylindermotoren ohne Schwierigkeiten, obgleich diese
von der Ungleichférmigkeit her gesehen kritisch erscheinen.

Das Startverhalten kann durch die in Bild 11 genannten MalRnahmen ver-
bessert werden.

« Hohes Startmoment des Motors

« Starter bis Giber Resonanzdrehzahl
eingespurt

* Hohe Starterdrehzahl
« Dampfung (Reibungshysterese im ZMS)
e GroRRe Primarschwungmasse
« Kleine Sekundarschwungmasse
* Flache Federrate der Verdrehkennlinie
Bild 11: MaRRnahmen zur Verbesserung des Startverhaltens

In den ersten Jahren der ZMS-Entwicklung stand die hohe Belastung der
Bauteile durch den Resonanzdurchgang im Vordergrund. Da die Kompo-
nenten im Vergleich zu einer konventionellen Kupplungsscheibe stark
Uiberdimensioniert wurden, man denke zum Beispiel an die Flansche,
erkannte man eine andere Ursache fur Ubermomente relativ spat. Erst als
die Resonanzerscheinungen nach und nach immer besser in den Griff zu
bekommen waren und man daran ging, die Bauteile aus Kostengrinden
etwas weniger massiv auszuftihren, entdeckte man, dald eine schlagartige
Beanspruchung ahnlich hohe Spitzenmomente erzeugt wie 0.g. Resonanz-
erscheinungen.

Beim sehr schnellen SchlieBen der Kupplung entstehen StdRRe, die
Impacts, wenn Motor und Getriebewelle groRe Drehzahlunterschiede auf-
weisen. Solche schnellen SchlieRvorgéange treten beim sehr sportlichen,
schnellen Schalten, aber auch bei Fehlbedienungen, zum Beispiel
Abrutschen vom Kupplungspedal, auf.
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Was dabei geschieht, ist in Bild 12 in mehreren Phasen gezeigt. Der
besseren Ubersicht wegen wird die Rotationsbewegung des Antriebs-
strangs als lineares Modell dargestellt.

Angenommen, die beiden Schwungmassen des ZMS, die Uber den ZMS-
Torsionsdampfer miteinander gekoppelt sind, bewegen sich mit einer
grolRen Geschwindigkeit nach rechts. Der restliche Antriebsstrang steht
still. Schlagartig wird die Kupplung geschlossen. Die sekundére Schwung-
masse wird dadurch schnell abgebremst, wahrend die primare Schwung-
masse wegen des sehr weichen Torsionsdampfers erst verspatet verzogert
wird. Zwischen den beiden Schwungmassen tritt deshalb eine Relativ-
bewegung auf, die so gro3 werden kann, dal} die Massen mit grof3er
Geschwindigkeit aufeinanderstoBen. Dabei konnen dann sehr hohe
Spitzenmomente auftreten.

priméare Masse sekundéare Masse Fahrzeug

v—]

] |

Bild 12: Impactbeanspruchung nach schnellem Einkuppeln

Bild 13 zeigt die unmittelbar nach dem Schlie3en der Kupplung zwischen
den Schwungmassen auftretenden Momente, wie sie sich fiir einen idealen
Torsionsdampfer mit sehr langer Kennlinie ohne Anschlag ergeben
wirden. Diese konnen je nach Massenaufteilung mehr als das doppelte
des Motormoments betragen.
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Typischerweise endet die Kennlinie eines ZMS-Torsionsdampfers bei etwa
dem 1,3fachen Motormoment. Dann geht der Dampfer auf Block, und es
tritt ein Schlag auf, der das 20fache Motormoment erreichen kann.

T maximales Moment ~ 20 x max. Motormoment

IS ideale Kennlinie

(] 2
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O . .

€ Kennlinien-

S anschlag —;
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= reale Kennlinie
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Bild 13: Momentenverlauf zwischen primarer und sekundéarer Schwung-
masse nach schnellem Einkuppeln; fir ideale, unendlich lange
Torsionskennlinie sowie fiir reale Torsionskennlinie mit einem
Anschlagmoment von ca. 1,3fachem Motormoment

Bild 14 zeigt den Einflu® der Einkuppelzeit und des Anschlagmoments auf
die Spitzenmomente. Als Parameter wurde die Einkuppelzeit variiert. Das
Bild zeigt, dal} die Spitzenmomente sehr stark von diesen Parametern ab-
hangen. Bei langsamem Einkuppeln und/oder hohen Anschlagmomenten
lassen sich Impact-St63e praktisch vermeiden. Man wird deshalb bestrebt
sein, die Einkuppelzeit zu verlangern, zum Beispiel durch Einbau einer
Drossel im hydraulischen Ausrticksystem.

Dazu eignen sich sogenannte Peak Torque Limiter, die als einseitig
wirkende Drossel die Impactmomente stark abbauen.
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Bild 15 zeigt typische Einkuppelzeiten beim schnellen Einkuppeln. Véllig
ungebremst kénnen mechanische Ausriicksysteme einkuppeln, insheson-
dere wenn sie ein leichtes Kunststoffpedal besitzen. Schon ein schwereres
Stahlpedal reduziert die Spitzenmomente nennenswert. Die glnstigsten
minimalen, d.h. langen Einkuppelzeiten zeigen hydraulische Ausriick-
systeme.

Falls die Spitzenmomente nicht Uber die Einkuppelzeit begrenzt werden
kénnen, missen andere MalRBhahmen ergriffen werden. In Bild 16 sind die
bekannten MalRnahmen zusammengefallt. Als &ufRerst wirkungsvoll hat
sich zum Beispiel eine Drehmomentbegrenzung erwiesen, die zum ZMS-
Dampfer in Reihe geschaltet ist.

* Anschlagmoment hoch

» Peak Torque Limiter im Ausriicksystem
» Federsteigung hoch (Winkel verkuirzt)
* Drehmomentbegrenzung

* Kupplungsmoment reduziert

* Automatisierte Kupplung anstelle
konventioneller Kupplung

Bild 16: MalRnahmen zur Verringerung von Spitzenmomenten bei
schnellem Einkuppeln

Neue Generationen

Zu Beginn wurde darauf hingewiesen, dal3 bei allen Fahrzeugen ein ZMS
eine deutliche Gerdusch- und Komfortverbesserung bringen wiirde. Die
scheinbaren Mehrkosten verhinderten bisher aber besonders bei kleineren
Fahrzeugen noch einen breiten Einsatz von ZMS, weil die vielfaltigen
Sekundarvorteile nicht beriicksichtigt wurden.

Deshalb standen Kostenreduzierungen im Mittelpunkt der Entwicklungen
der letzten Jahre. Uber die wichtigsten soll hier berichtet werden.
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Allgemeine Kostenreduzierungen

Neben Verbesserung der Umformverfahren bei den Blechumformteilen, die
dazu fuhrten, dafd bei neueren Konstruktionen kaum mehr mechanische
Nachbearbeitung notwendig ist, wurden auch durch FEM-Berechnung und
optimale Werkstoffauswahl weitere Kostenreduzierungen erzielt.

Schwierig war die Einfihrung des kleinen Kugellagers, das sich im Serien-
einsatz inzwischen bewéahrt hat (Bild 17). Wegen der Kurbelwellen-
verschraubung (entweder innerhalb oder aul3erhalb des Lagers) gibt es
zwischen dem grofRen und dem kleinen Lager keine Zwischengréf3e. Man
muf3te deshalb einen grof3en Schritt tun, was vielen Kunden schwerfiel.

_____ .

Serien-ZMS kostenreduziertes ZMS

Bild 17: Kostenreduziertes ZMS mit kleinem Lager

Dariber hinaus wurden fir verschiedene Kunden Baukastensysteme
entwickelt, bei denen fir die einzelnen Motorisierungen lediglich kleine
Modifikationen einzelner ZMS-Bauteile, wie zum Beispiel Bogenfedern oder
Reibeinrichtungen, vorgenommen werden muissen. Die werkzeug-
intensiven Blechteile bleiben gro3tenteils unbeeinflufit.

Solche Baukastenlésungen erfordern aber auch die Mithilfe der Fahrzeug-
hersteller, die ebenfalls einige Standardisierungen vornehmen miussen,
zum Beispiel beziiglich der Zahnkranzlage.
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Gleitlager

Eine weitere Reduzierung der Kosten werden Gleitlager bringen (Bild 18).
Dabei erscheint es uns unabdingbar zu sein, dieses Gleitlager innerhalb
der Kurbelwellenverschraubung anzuordnen. Beim Ausriicken der
Kupplung muf3 die gesamte Ausrickkraft Gber das Gleitlager aufgefangen
werden. In Verbindung mit einem groRen Reibradius entstiinde ein zu
hohes Reibmoment, das die Isolation verschlechtert. Deshalb empfiehlt
LuK nachdriicklich, das Gleitlager auf kleinstem Durchmesser anzuordnen.

Kugellager N Gleitlager

Bild 18: ZMS mit Gleitlager

Bisher durchgefiihrte Versuche mit verschiedenen Gleitlagerausfiihrungen
sind vielversprechend und lassen befriedigende Lebensdauer bei
ausreichender Zentriergenauigkeit erwarten.

ZMS mit trockenem Dampfer

Zu Beginn der ZMS-Entwicklung wurde versucht, den Torsionsdampfer
ahnlich wie bei Kupplungsscheiben auszufihren. Da der ZMS-Torsions-
dampfer eine wesentlich bessere Schwingungsisolation aufweist als ein
Torsionsdampfer der Kupplungsscheibe, missen die Federn im ZMS
grolRere Relativschwingwinkel ausfiihren.
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Der damit verbundene hohere Verschleild an den Federfilhrungen zwang,
auf fettgeschmierte Dampfer Uberzugehen.

Wegen der mit der Schmierung verbundenen Kosten fiir Fett, Abdichtung
usw. unternimmt LuK einen erneuten Versuch, fir ZMS einen trocken-
laufenden Dampfer zu entwickeln.

Noch kénnen wir nicht mit letzter Sicherheit sagen, dal3 die Lebensdauer
erreicht wird. Aber es gibt Griinde, warum unsere Chancen heute héher
einzuschétzen sind als 1985: LuK verflugt heute tGber bessere theoretische
und versuchstechnische Hilfsmittel, eine nichtgeschmierte Federfiihrung zu
analysieren und MalRnhahmen gegen Verschleil? einzufihren.

Durch optimale Gestaltung der Federfiihrung, also von Fenstern und
Federendwindungen, kann zum Beispiel, wie in Bild 19 gezeigt, die
Reibarbeit und damit der Verschleil3 betrachtlich reduziert werden.

Reale Feder-/Fenstergeometrie Ideale Feder-/Fenstergeometrie
€ 40 € 40
Z Z
c c
(] (]
£ £
o o
= =
-20 4 20 -20 20
Winkel [°] Winkel []
-40 -40

Bild 19: Hystereseschleifen durch Reibung der Druckfedern beim
Momentenwechsel

Eine weitere Verbesserung wird erzielt, wenn die Federn auf mdglichst
kleinem Durchmesser angeordnet werden, um die Fliehkraft geringzu-
halten. Damit wird auch unter Berucksichtigung der Erfahrungen aus der
Anfangszeit der ZMS-Entwicklung eine ausreichende Lebensdauer des
trockenen Torsionsdampfers im ZMS erwartet. Der ZMS-Aufbau wird sich
durch den Wegfall der Fettschmierung deutlich vereinfachen.

Fal’t man alle Einsparpotentiale zusammen, so ergibt sich ein ZMS, wie es
in Bild 20 gezeigt ist. Die innenliegenden Druckfedern lassen zwar nicht
mehr die gewohnt flachen Kennlinien zu, aber Uberpriifungen in einigen
Fahrzeugen haben ergeben, dal} diese ZMS-Variante fir Vier- und
Sechszylinder-Benzinmotoren gute Schwingungsisolation zeigt.
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Fur Vierzylinder-Dieselmotoren scheint die realisierbare Federrate nicht
auszureichen. Fir solche Motorisierungen erscheint das Trocken-ZMS in
dieser Form zur Zeit noch nicht méglich.

!i/" ‘ f \\_' nichtgeschmierter "trockener"
W ] Torsionsdampfer
/),
.

N ~ Gleitlager

L

Bild 20: ZMS mit nichtgeschmiertem Torsionsdampfer

Alternative Mdglichkeiten zur Beseitigung von
Torsionsschwingungen im Antriebsstrang

Selbstverstandlich wird — auch bei LuK — immer wieder nach Alternativen
zum ZMS gesucht.

Zum Beispiel kénnen Uber eine schlupfende Kupplung die Torsions-
schwingungen herausgefiltert werden. Damit wird aber, wie Bild 21 zeigt,
nicht die Schwingungsisolation des ZMS erreicht. In dem Vortrag Uber
Automatisierung von Kupplungen wird dartiber berichtet [5].
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Auf eine weitere, theoretisch sehr interessante Moéglichkeit, die in letzter
Zeit in der popularwissenschaftlichen Presse auf grof3e Resonanz
gestol3en ist, soll noch eingegangen werden [7, 8].

20000 —

Motor

10000

Schlupf

v

ZMS

~——

| | |
1000 2000 3000

Drehzahl [U/min]

Winkelbeschleunigungsamplitude [1/s2]

Bild 21: Vergleich der Schwingungsisolation eines Zweimassenschwung-
rads mit einer schlupfgeregelten Kupplung

Es handelt sich dabei um die Moglichkeit, durch gezieltes Erzeugen von
Gegenmomenten mit einer elektrischen Maschine die Momenten-
schwankungen abzubauen. Dies erscheint zunachst einmal naheliegend,
wenn — aus ganz anderen Grinden — ein sogenannter Kurbelwellen-
startergenerator eingesetzt werden soll. Diese Kurbelwellenstarter-
generatoren, die von verschiedenen Firmen entwickelt werden, vereinen
Starter und Lichtmaschine in einer elektrischen Maschine, die anstelle des
Schwungrads zwischen Motor und Getriebe angebracht wird (Bild 22).
Solch eine elektrische Maschine konnte immer dann, wenn der
Verbrennungsmotor nach der Ziindung ein UberschuBmoment liefert, als
Lichtmaschine arbeiten und ein entsprechendes Moment von der
Kurbelwelle abziehen, um es dann wahrend der Kompressionsphase als
Elektromotor wieder zurlickzuliefern. Theoretisch kdnnte eine vollkommene
Glattung des Momentenverlaufs erreicht werden.
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Bild 22: Schematische Darstellung des Kurbelwellenstartergenerators

In Bild 23 ist fur einen Vierzylinder-Dieselmotor der Momentenverlauf Gber
dem Kurbelwellenwinkel dargestellt. Basierend auf einer Drehzahl von
1.500 U/min ist ein Kurbelwellenwinkel fir eine halbe Umdrehung
zugrundegelegt.

Anhand der Flachen ober- und unterhalb der mittleren Momentenlinie ist
ersichtlich, welche Energien erfal3t werden missen.
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Bild 23: Momentenverlauf Giber Kurbelwellenwinkel
Die beim UberschuBmoment durch die Stromerzeugung abzufiihrende

Energie ist durch die rote Flache dargestellt. Diese mul3 kurzzeitig, zum
Beispiel in einem Kondensator, zwischengespeichert werden.
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Wahrend der Kompressionsphase wird diese Energie tUber den Elektro-
motor wieder zurtickgeliefert (griine Flache).

Um abzuschatzen, welche Energiebetrage dabei im Spiel sind, wurde auch
die dem mittleren Moment entsprechende Flache, die der Arbeit des
Verbrennungsmotors entspricht, schraffiert.

Ein einfacher Gro3envergleich zeigt:

Die elektrischen Leistungen, die hin- und hertransportiert werden mussen,
erreichen die gleiche GrdRRenordnung wie die mittlere Leistung des
Verbrennungsmotors. Mit anderen Worten: einige 10 KW werden
permanent in der Elektromaschine erzeugt, gleichgerichtet, in einen
Kondensator geladen, wieder entladen, durch einen Wechselrichter
geschickt, um dann den Elektromotor anzutreiben. Selbst wenn man fir
jeden dieser einzelnen Schritte phantastisch gute Wirkungsgrade von 98 %
annimmt, ware der Gesamtwirkungsgrad nur etwa 88 %. Das heil3t, 12 %
der hin- und herzutransportierenden elektrischen Leistung, die ja in der
GroRRenordnung der Verbrennungsmotorenleistung ist, also einige KW,
wuirden sinnlos verheizt.

Selbst wenn man annimmt, dal3 eine vollstandige Kompensation der
Momente nicht notwendig ist, weil auch das ZMS die Schwingungen nicht
vollstandig beseitigen kann, wirde die Energiebilanz einer entsprechenden
elektrischen Maschine bei einem Dieselmotor noch extrem ungunstig aus-
fallen.

Benzinmotoren liegen hier zwar gunstiger (Bild 24), trotzdem &andert das
nichts an der Tatsache, dal3 beim aktiven Dampfen der Torsionsanregung
durch eine elektrische Maschine enorm hohe elektrische Verluste
entstehen.

Fahrzeug Amplitude der Drehmomentschwankungen (Nm)
Leerlauf Zug bei 1500 U/min
Vierzylinder Diesel 300 700
Sechszylinder Diesel 280 700
Vierzylinder Benziner 35 290
Sechszylinder Benziner 35 300

Bild 24: Typische Momentenamplituden an der Kurbelwelle
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Dagegen erreicht das ZMS in dieser Hinsicht traumhafte Werte. Durch die
Schwingwinkel innerhalb des ZMS wird wegen der parallel geschalteten
Reibung zwar auch etwas Energie vernichtet. Fir den unginstigsten Fall
eines Vierzylinder-Dieselmotors bei 1.500 U/min ergibt sich die Verlust-
leistung aus der Hystereseschleife fir den entsprechenden Schwingwinkel.
N&herungsweise sind das 50 Waitt, also etwa um einen Faktor 100
geringere Verluste als mit der oben beschriebenen aktiven Dampfung.

LuK geht deshalb davon aus, dalR bei Kurbelwellenstartergeneratoren ein
mechanisches Dampfungssystem &hnlich dem ZMS zum Einsatz kommt.

Zusammenfassung

Das ZMS hat sich in Europa in der PKW-Oberklasse weitgehend durch-
gesetzt und ist gerade dabei, die mittlere Klasse zu durchdringen.
Entwicklungen bei kleineren Motoren unter 1,6 Liter Hubraum lassen
erwarten, dafld in einigen Jahren auch hierfir viele ZMS zum Einsatz
kommen.

Das ZMS liefert die beste Schwingungsisolation, wie sie heute von keinem
anderen System geboten werden kann. Neben den bekannten Vorteilen
wie Beseitigung von Getriebegerduschen und Brummen sind auch weitere
Vorteile vorhanden, die teilweise in der Vergangenheit weniger beachtet
wurden.

Das Herausfiltern der wechselnden Drehmomentanteile 1&3t insbesondere
bei Dieselmotoren eine geringere Getriebebelastung erwarten. Kurbel-
wellenschwingungen (Torsion und Biegung) werden verringert. Dies
ermoglicht eine neue Auslegung der Kurbelwelle. Allerdings muf darauf
hingewiesen werden, dal} die Ungleichférmigkeit des Motors wegen der
geringen Schwungmasse des ZMS eher zunimmt.

Die Beseitigung des Getrieberasselns verhindert viele Reklamationen von
Kunden, die sonst befiirchten, ihr Getriebe kdnnte beschadigt sein, und
deshalb wahrend der Garantiezeit einen teuren Umbau fordern.

Kraftstoffverbrauch und Emissionen werden durch Fahren im niedrigeren
Drehzahlbereich reduziert.

Die Systemkosten eines optimierten ZMS liegen heute noch hdher als bei
einer konventionellen Lésung. Mit den Sekundarvorteilen sind heute schon
viele ZMS kostenneutral.
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Trotzdem unternimmt LuK grof3e Anstrengungen, um das ZMS weiter zu
verbilligen. Dadurch sollen neue Anwendungsfelder erschlossen werden.
Neben den iblichen RationalisierungsmafRnahmen und Entfeinerungen
wird in den nachsten Jahren ein Ubergang vom Walzlager auf ein Gleit-
lager erwartet. Au3erdem wird an trockenen ZMS-Dampfern gearbeitet, die
zwar nicht fur kritische Motorisierungen gedacht sind, fir einen Grof3teil der
Fahrzeuge aber noch ein kostengunstiges ZMS-Konzept erwarten lassen.
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Automatisierung von Schaltgetrieben
Dr. techn. Robert Fischer

Dr.-Ing. Reinhard Berger

Einleitung

Die steigende Verkehrsdichte, eine wachsende Zahl von Vorschriften sowie
die hoheren Treibstoffpreise werden von vielen Birgern beklagt. All dies
deutet darauf hin, dall die Automatisierung des Antriebsstranges
zunehmen wird. Die sich durchsetzenden Automatisierungslésungen
werden davon abhangen, wie preisgunstig und komfortabel die ent-
wickelten Systeme sind. Die Automatisierung des Handschaltgetriebes
verspricht, eine kostengunstige, verbrauchsginstige und komfortable
Losung zu sein.

In welchen Marktsegmenten wird sich die Automatisierung des Hand-
schaltgetriebes unserer Ansicht nach durchsetzen?

Beim Elektronischen Kupplungsmanagement (EKM) gibt der Fahrer selbst
den Schaltzeitpunkt und Ablauf des Gangwechsels vor. Insofern ist das
Verhalten dem eines konventionellen Handschaltgetriebes sehr &hnlich.
Die Kupplungsstrategien werden von LuK fur alle Fahrzeug- und
Momentenklassen beherrscht. So kénnte das EKM fur Fahrer, die gerne
selbst schalten, in jeder Drehmomentklasse angeboten werden.

Beim Automatisierten Schaltgetriebe (ASG) erfolgt der Gangwechsel
automatisch und im Gegensatz zum Stufenautomaten prinzipbedingt mit
Zugkraftunterbrechung. Diese ist um so deutlicher spurbar, je hoher die
Zugkraft, die unterbrochen wird, ist. Wir vermuten deshalb, dal3 sich das
ASG vor allem bei Kleinfahrzeugen durchsetzen wird. Der zunehmende
Einsatz von E-Gas erleichtert au3erdem die Einfihrung des ASG.

Dieser Bericht gliedert sich in drei wesentliche Blocke. Zunachst wird der
aktuelle Serienstand des Elektronischen Kupplungsmanagements vor-
gestellt. Der zweite Abschnitt behandelt die Weiterentwicklungen dieses
Systems. Im dritten Teil wird Uber das Automatisierte Schaltgetriebe
berichtet.
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Elektronisches Kupplungsmanagement:
Serienstand

Prinzipaufbau

Bild 1 zeigt den Prinzipaufbau des elektromotorischen EKM. Dieses Bild
wurde bereits auf dem letzten Kolloquium [1] présentiert und zeigte damals
die Entwicklungsrichtung auf. Basis des EKM's ist hier die selbst-
nachstellende, kraftreduzierte Kupplung (SAC) [2], die in Kombination mit
der Momentennachfiihrung (siehe Kapitel 2.3) einen kleinen Elektromotor
als Stellantrieb ermoglicht. Dieser kleine Elektromotor hat eine geringe
Warmeentwicklung, so dald Stellantrieb und Steuergerdt zu einem
Jntelligenten Aktor* integriert werden konnen. Dieser ersetzt das
Kupplungspedal und liefert hochsten Kupplungskomfort. Anderungen am
Ausriicksystem und am Getriebe sind nicht notwendig. Als Zusatzaufwand
sind nur Sensoren zur Detektion der Schaltabsicht bzw. zur
Gangerkennung erforderlich. Alle anderen Signale sind im Fahrzeug
bereits vorhanden.

Selbsteinstellende

/Kupplung (SAC)
]

Gangerkennung

H

g

1

1

i

! Drehzahl-

i sensor

! vorhanden
vorhandene H ( )
Sensoren

"intelligenter Aktor"

Bild 1: Systemiibersicht: elektromotorisches EKM

Bei der EKM-Entwicklung ist LuK eine Kooperation mit BOSCH ein-
gegangen, wobei LUK die Gesamtsystem-Verantwortung hat.
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Aufwandsminimierung

Ein sehr wichtiges Ziel bei der Entwicklung des EKM's war die
Aufwandsminimierung. Das System sollte ein reines Add-On-System sein,
d. h., Anderungen an Getriebe, Schaltung und Ausriicksystem sollten
vermieden werden. Hinzu kommt die Beschrankung auf eine mdglichst
kleine  Anzahl von Sensoren und die Reduzierung des
Verkabelungsaufwands, siehe Bild 2. So wurde festgelegt, dal} auf den
Kupplungswegsensor verzichtet wird, ebenso entfallt der Getriebe-
eingangsdrehzahlsensor. Bei der Schaltabsicht wurde als Ziel gesetzt,
ohne Anderung am Schaltgefiihl durch eine aufgeklipste Wegmessung die
Schaltabsicht des Fahrers zu detektieren und keine Modifikation am
Schalthebel zu benétigen. All dies konnte durch intelligente
Softwarestrategien realisiert werden [3].

Gewigbe- Ve%ung
maodiiikation

Schaipebel-
moduikation

! ebedrehzahl- ‘
sghsor ib
B — - —- gt ) Krafsensor
)

Ausr ystem-
modi on Verkaielung

Bild 2: Add-On EKM: Aufwandsminimierung

Ein weiterer Punkt ist die bereits erwdhnte Integration von Stellantrieb und
Steuergerat.
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Momentennachflhrung

Wichtige Basis fir schnelle Kuppelzeiten trotz kleinem Elektromotor und fr
guten Lastwechselkomfort ist die Momentennachfiihrung, deren Funk-
tionsweise anhand von Bild 3 erlautert wird.

max. mogliches Kupplungsmoment

[ /L)

A

Moment

momentanes Kupplungsmoment

Zeit
Bild 3: Zeitverlauf Momentennachfihrung

Eine Kupplung mul3 das Motormoment auch im ungunstigsten Fall sicher
Ubertragen kénnen und deshalb eine ausreichende Zusatzreserve bieten.
In der Praxis kann eine voéllig geschlossene Kupplung das 1,2- bis
2,5-fache des maximal moglichen Motormoments Ubertragen. Die
Momentennachfihrung basiert auf der Grundidee, das Kupplungsmoment
dem momentanen Motormoment anzupassen und nur eine kleine
Sicherheit zu lassen.

Den Vorteil bei einem Schaltvorgang zeigt Bild 4. Bei einem
konventionellen System ohne Momentennachfihrung liegt das Kupp-
lungsmoment weit Uber dem Motormoment. Will der Fahrer schalten und
geht vom Gas, fallt das Motormoment. Bei Betatigung des Schalthebels
wird die Schaltabsicht ausgeldst und die Kupplung muf3 nun von “ganz
geschlossen” bis “ganz gedffnet” verfahren werden. Das definiert die
Auskuppelzeit. Diese darf nicht zu lang sein, sonst Ubertragt die Kupplung
wahrend der Synchronisierung des nachsten Ganges noch Moment, was
zu Getrieberatschen oder Getriebeschaden fuhren kann.
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Bild 4b zeigt den gleichen Vorgang mit Momentennachfiihrung. Das
Kupplungsmoment liegt nur knapp tber dem Motormoment. Dadurch ist
schon der Weg bis “ganz getffnet” deutlich geringer als beim
konventionellen Ablauf. Geht nun der Fahrer vom Gas, weil er schalten
mdchte, sinkt das Motormoment und damit sofort auch das Kupp-
lungsmoment. Bei Auslosung der Schaltabsicht ist die Kupplung somit
schon fast gedffnet und das restliche Auskuppeln erfolgt sehr schnell. Auch
gerissene Schaltungen sind damit ohne Getriebegerdusch oder
Getriebebeschadigungen maglich.

a) b)
Schaltweg Schaltweg
100 ! 100
L 50 Drossel- X 50 Drossel-
klappe t klappe
Og 77710 zeitins 11 Og 10 Zeitins 11
Signal Schaltwunsch Signal Schaltwunsch
Kupplung £
£ 500 Z 500 Kupplung
c
£ =z =\
0 J S 0 _
GE) At Auskuppelzeit g LAt Auskuppelzeit
o
=-500 — =-500 —
9 10 Zeitins 11 9 10 Zeitins 11

Bild 4: Schaltvorgang a) ohne Momentennachfihrung und
b) mit Momentennachfiihrung

Die Alternative zum elektromotorischen EKM ist das hydraulische. Ein
solches System wurde von LuK bereits in Serie gebaut. Es ist wesentlich
aufwendiger als das elektromotorische, theoretisch dafiir schneller. Durch
die Momentennachfihrung sind jedoch auch elektromotorisch extrem kurze
Kuppelzeiten mdglich, die der hydraulischen Losung nicht nachstehen.
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Ein weiterer Vorteil der Momentennachfihrung ergibt sich bei Last-
wechseln. Ein schneller Gasstol3 erzeugt Momentenspitzen und damit
Ruckelschwingungen, welche je nach Fahrzeug unterschiedlich stark
ausfallen (Bild 5a). Diese werden bei der Momentennachfiihrung durch
eine sehr kurze Schlupfphase, die fur Verbrauch und Verschleild nicht
relevant ist, verhindert.

a) b)
— 4000 4000
==
& E 2000 —— 2000 “,_//
o 5 Getriebe Getriebe
o 0 T 0 T
0 2 4 0 2 4
Zeit [s] Zeit [s]
300 300
Kupplung Kupplung __________
s
gg 100 100 /
= 0 0
= 1004 : -100 .
0 2 4 0 2 4
Zeit [s] Zeit [s]
< 06 0,6
D—
ENQ 0,2 AVAVA-'AV‘—" 0,2 [~
oE ol —
m -02 . -0,2 :
0 2 4 0 2 4
Zeit [s] Zeit [s]

Bild 5: Lastwechsel a) ohne Momentennachfiihrung und b) mit
Momentennachfihrung
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Auch die Beanspruchung des Triebstranges wird durch EKM mit
Momentennachfihrung begrenzt:

Bei Knallstart gibt es keine StéRRe durch plotzliches Zuschnappen der
Kupplung (gilt fir jedes EKM).

Die maximale Momentenlbertragungsreserve der Kupplung wird ge-
wohnlich  nicht genutzt, die Kupplung wirkt als eine Dreh-
momentenbegrenzung.

Deshalb wird auch bei abtriebsseitigen StéRRen die Momenten-
Uberhéhung reduziert.

Der Kupplungsverschleild ist tendenziell geringer als bei Pedal-
betatigung, da die Elektronik im Gegensatz zum Fahrer in jeder
Situation optimal agiert (gilt fir jedes EKM).

Der Triebstrang koénnte bei 100 % EKM-Einsatz demnach schwéacher
dimensioniert werden.

Aufgrund der Momentennachfiihrung steht das Ausriicksystem mit seinen
Dichtungen, Leitungen und dem Ausricklager standig unter Last. Es hat
sich in den mehr als 4 Mio. Erprobungskilometern gezeigt, da’ dies aus
folgenden Griinden nicht kritisch ist:

Die geringe Ausrickkraft der SAC fuhrt zu einer vergleichsweisen
niedrigen Maximallast.

Durch die verkiirzten Betatigungswege beim Offnen der Kupplung
werden die Zusatzwege bei Modulation des Kupplungsmoments
kompensiert, so dal’} die Summe der Betatigungswege nicht grol3er als
beim konventionellen System ist.
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Serienausfuhrung

Bild 6 zeigt die heutigen Serienkomponenten, den intelligenten Kupp-
lungsaktor, der das Kupplungspedal ersetzt, die ausrickkraftreduzierte
selbstnachstellende Kupplung (SAC) und die als Add-On angebrachten
Sensoren fur Schaltabsicht und Gangerkennung.

.

Sensor
Schaltabsicht

\

"intelligenter" Kupplungsaktor

Selbstnachstellende Sensoren
Kupplung (SAC) Gangerkennung

Bild 6: Add-On EKM: Komponenten

Der Kupplungsaktor beinhaltet den sonst im Pedalbock integrierten
Geberzylinder. Er konnte statt dem hydraulischen Ausriicksystem mit
Zentralausriicker auch ein semihydraulisches bedienen. Mit geringflgigen
Modifikationen lieBe er sich auch an eine rein mechanische Kupp-
lungsbetatigung anpassen.
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Die Einfachheit der gezeigten Komponenten |a3t hohe Funktionssicherheit
erwarten. Die Komponenten sind auch deshalb so einfach, weil durch
grol3en Software-Entwicklungsaufwand auf zusatzliche Sensoren, wie zum
Beispiel Getriebeeingangs-Drehzahlsensor und Kupplungswegsensor
verzichtet werden konnte. DalR dies nicht zu Lasten des Komforts ging,
zeigen folgende Pressestimmen.

et de es“ah:\ie:,‘cm ...Schalten m?;_:ht F;eudet_- eLst recht,
schalten wenn man ... die automatische
eris 1K (nuf Kupplung geordert hat.Sie funktioniert
LAUSSE L apautom T ond s perfekt,daf wir fiir sie alle Tip- und
mit eine ieh moniert o7 1997  Steptronics dieser Welt stehen lassen
Kuppe' ™) o ept ML roflot warden...
mit dem FAZ 10/1997

...Ein weiterer Fortschritt in Sachen
Komfort ist die vom Spezialisten LuK
entwickelte automatische Kupplung...

mot 17/1997
...die nﬁuentwklzkelte auto-
matische Kupplung... . }
Das Schalten wird dadurch zum \bautomatik mit Hand_
reinen Vergniigen und dirfte _..oder Hal 2u kuppeln (diese
selbst Schaltmuffel dazu ver- schaltung, ohne » Coulthard
leiten, den jeweils fir Komfort sion wiurd e Davl 28.06 97
und Verbrauch ginstigsten Gang ver Die Welt 26.U0:
zu nutzen... kaufen)...

Handelsblatt 26.06.97

Bild 7: Pressestimmen zum LuK-EKM
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Elektronisches Kupplungsmanagement:
Weiterentwicklung

Ziele

Mit dem jetzigen Serienstand wurde schon eine recht preisgiinstige und
leistungsfahige Losung erreicht. Die Marktdurchdringung wird um so héher
sein, je gunstiger und kompakter dieses System ist und je mehr Zusatz-
funktionen realisiert werden. LuK hat sich folgende Ziele gesetzt:

e Minimierung von Bauraum und Gewicht
* Verbesserte Applizierbarkeit

* Bedienung héherer Drehmomente

* Funktionserweiterung

» Kostensenkung

Kupplungsaktor

Der jetzige Serienstand beinhaltet Bauteile, die sich in anderen KFZ-
Anwendungen bewahrt haben und gerade deshalb eingesetzt wurden. Dies
sind unter anderem das Schneckengetriebe und der Kurbeltrieb. Ein
Spindeltrieb bietet eine groRRere Flexibilitat und die Mdglichkeit des Aus-
gleiches von Toleranzen ohne Ersteinstellung.

Zusatzlich schrumpfte infolge von Weiterentwicklung die Steuer- und
Leistungselektronik. Insgesamt konnten also Bauraum und Gewicht re-
duziert und eine hohere Leistungsfahigkeit erzielt werden.
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Serienstand

Neuentwicklung

Bauraum/Gewicht - 30%
Applizierbarkeit O

Leistung + 50%
Kosten -10%

Bild 8: Neuentwicklung Kupplungsaktor

Durch Verfolgen eines modularen Konzepts wird auRerdem die Appli-
zierbarkeit des Kupplungsaktors verbessert, insbesondere bei Direktanbau
am Getriebe.

Kupplung

Die beim EKM eingesetzte SAC reduziert im Vergleich zum kon-
ventionellen System bereits die notwendige Kraft und damit auch die vom
Aktor zu leistende Arbeit. Weiterentwicklungsziel ist eine noch bessere
Abstimmung des Gesamtsystems ,Kupplung, Aktor, Software”, um ein-
fachere und kostenginstigere Komponenten zu erhalten. Ein Losungs-
ansatz ist eine durch eine aul3ere Kraft zugedrickte Kupplung, LUK nennt
sie ,Active Clutch® (AC), vgl. Bild 9.
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In der hier prasentierten Form wird die AC einfacher als die SAC oder eine
konventionelle Kupplung. Zum Zudricken wird lediglich ein Hebel
verwendet. Dadurch ergibt sich eine direkte Zuordnung zwischen
Betatigungsweg, Betéatigungskraft und Kupplungsmoment, was die
Regelbarkeit und die Modulierbarkeit verbessert.

Hebel
(keine vorgespannte Tellerfeder!)

mechanisches Ausriicksystem

Kompensationsfeder

selbsthemmendes Getriebe

E - Motor

)

Bauraum/Gewicht 0
Applizierbarkeit 0
Kosten (Kupplung) -20%

Bild 9: Active Clutch (AC): Prinzipbild

Warum kann die Kupplung derart vereinfacht werden ?

Aufgrund der Momentennachfilhrung ergibt sich eine charakteristische
Haufigkeitsverteilung der Kupplungsmomente und damit auch des
Betatigungsweges. Bekanntermafen sind nicht nur in gesetzlichen
Fahrzyklen, sondern auch im praxisnahen Fahrbetrieb die Stillstands- und
Niederlastanteile relativ hoch. Dementsprechend findet sich in der
Haufigkeitsverteilung ein  Maximum bei einem relativ geringen
Kupplungsmoment (Teillast- und Schubbetrieb), vgl. Bild 10a.

Betrachtet man nun die Betéatigungskraft der SAC, so sieht man, dal3
besonders im Haufigkeitsmaximum die grof3te Kraft auftritt (Bild 10b). Die
Idee war nun, bei einer Neukonstruktion der Kupplung die Betéatigungskraft
im Haufigkeitsmaximum auf "Null” zu legen, die AC erfullt diese
Bedingung, vgl. Bild 10c.
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3) Teillast - und

max. .
Motor- Schubbetrieb
moment

3

X

2

5 ¢ .

i Greifpunkt-

= adaption
Betatigungsweg

b)

SAC
4
x
Kompensation
Betétigungsweg
c)
\ AC Kompensation
E
%
Betatigungsweg

Bild 10: Active Clutch (AC), Lastkollektiv bei Momentennachfiihrung
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Im Vergleich ist die maximale Betatigungskraft bei der AC grol3er als bei
der SAC (Bild 11a), die durchschnittliche Ausriicklagerbelastung hingegen
geringer (Bild 11b). Die die Leistungsfahigkeit des Kupplungsaktors
begrenzende energetische Gesamtbelastung (Aktorarbeit) ist bei AC und
SAC gleich, aber deutlich ginstiger als mit konventioneller Kupplung. Dies
zeigt Bild 11b.

Durch einen geeigneten Verschleil3ausgleich laft sich bei der AC nochmals
eine deutliche Absenkung der bendtigten Kraft und damit der Aktorarbeit
erreichen (Schraffur in Bild 11b), wodurch entweder héhere Drehmomente
oder eine Verkleinerung des E-Motors mdglich werden.

a)

E

X

(]

(@]

c

>

2

]

sl

Betéatigungsweg

b) |-konventionell mSAC mAC

b b Iy

OLagerkraft Aktorkraft Aktorarbeit

Bild 11: Active Clutch (AC) — Systemvergleich
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Gang- und Schaltabsichtserkennung

Heute werden ein Sensor fir die Schaltabsicht und zwei Sensoren fir die
Gangerkennung verwendet.

Sensor 1

Sensor 2

Bild 12: Gang- und Schaltabsichtserkennung mit drei Sensoren

Der Sensor 3 fir die Gangerkennung in Schaltrichtung und der Schalt-
absichtssensor (1) erfassen eigentlich die gleiche Bewegungsrichtung. Ob
hier Uberhaupt zwei Sensoren notwendig sind, hangt sehr stark von der
auleren Schaltung ab. Weil dort Spiele und Elastizitaten anzutreffen sind,
ist die Zuordnung zwischen Schaltabsichtserkennung und Gangsensorik
unscharf.
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Um auch fur dufRere Schaltungen mit Spiel und Elastizitdt mit nur zwei
Sensoren auszukommen, wird der Wahlsensor schrdg angeordnet. Damit
deckt er sowohl die Wahl- wie auch die Schaltrichtung ab. Das auf das
Getriebe bezogene, weniger scharfe Signal des Schaltabssichtsensors
reicht in dieser Kombination aus, um eindeutig die Gangposition zu
identifizieren.

Sensor 2 (schrag) Sensor 1
1 3 5

2 4 R
Bauraum/Gewicht O
Applizierbarkeit 0
Kosten -30%

Bild 13: Gang- und Schaltabsichtserkennung mit nur zwei Sensoren

Im gunstigen Fall werden in Zukunft also zwei Sensoren fur die Funktionen
Gang- und Schaltabsichtserkennung ausreichen.
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Schlupf

Friher wurden EKM-Entwicklungen hauptsachlich mit dem Ziel der
Schwingungsddmpfung durch Schlupf betrieben [4]. Dieses Ziel wurde
verlassen, weil der Gesamtverschleild bei dauernd schlupfenden Systemen
sehr hoch war. Dies folgte nicht allein aus der héheren Verlustleistung,
sondern auch der spezifische Verschlei3 bei Dauerschlupf erwies sich
deutlich hoher als beim Anfahren und Schalten.

Die SAC hat eine erhohte VerschleiBreserve und bietet daher eine
gunstige Perspektive. Trotzdem wird man bemiht sein, den bei
Schlupfregelung immer auftretenden Verschleil3 deutlich zu minimieren.

Ein weiterer Problempunkt bei Dauerschlupfsystemen ist der erhdhte
Verbrauch. Tatsache ist aber auch, dal3 bei ruhigerem Triebstrang, die
Fahrer in hoheren Gangen und damit verbrauchsgtinstiger fahren, wie sich
auch beim ZMS bestétigt hat.

LuK hat daher eine Gesamtsystemoptimierung vorgenommen.

In Bild 14 sind die Zusammenhdnge zundchst einmal ohne Schlupf
dargestellt. Danach ist es mit konventionell optimierten Torsionsdampfern
(14/2) moglich, im Fahrbetrieb die Schwingbreite am Getriebeeingang
unter der Motoranregung (14/1) zu halten. Setzt man nun Schlupf ein, geht
man zundchst davon aus, dal} man den Torsionsdampfer entfallen lassen
kann. Die Schwingbreite unter Verwendung einer starren Kupp-
lungsscheibe (14/3) ist aber sehr viel héher als mit einem optimierten
Torsionsdampfer. So ist in diesem Beispiel die Schwingbreite mit starrer
Kupplungsscheibe bei 1600 1/min ungefahr um ein Vierfaches héher als
mit dem normalen Torsionsdampfer.

Um mit Schlupf eine Verbesserung zu erreichen, kann man als groben
Anhaltswert nehmen, dall Schlupf in Grée der sonst vorhandenen
Schwingbreite erzeugt werden muf3. Man wirde also mit einer starren
Kupplungsscheibe einen sehr hohen Schlupf in allen Fahrbereichen
bendtigen.

Beim optimalen System mit schlupfender Kupplung wird ein vereinfachter
Torsionsdampfer ohne Reibeinrichtung mit relativ weicher Federrate ein-
gesetzt. Man erkennt im Bild, dal3 nichtschlupfend (14/4) die Abkoppelung
schon ab einer Drehzahl von 1.300 1/min besser als mit dem optimierten
Torsionsdampfer ist.
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1: Motoranregung
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Torsionsdampfer
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Kupplungsscheibe
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Bild 14: Triebstrangschwingungen bei nichtschlupfenden Systemen

Wie kommt es nun zur Optimierung? Setzt man bei vereinfachtem
Torsionsdampfer Schlupf ein, so kann man die Resonanz im unteren
Drehzahlbereich eliminieren. Interessanterweise ergibt sich eine neue
Resonanzspitze (in Bild 15 dinn gestrichelt dargestellt), die hoher liegt als
die Resonanz ohne Schlupf. Das lafkt sich mit der geanderten
Drehmassenverteilung erklaren: beim Schwingungssystem ohne Schlupf
ist der Triebstrang zwischen der schweren Motordrehmasse und der
Fahrzeugmasse eingespannt, beim schlupfenden System wird die
Motordrehmasse durch die wesentlich kleinere Drehmasse der Kupp-
lungsscheibe ersetzt. Es ware beim gezeigten Beispiel also nicht sinnvoll,
im Bereich von ca. 1.600 1/min zu schlupfen, wo die Schwingbreite ohne
Schlupf deutlich geringer ist (siehe Bild 15). Zu erwahnen bleibt, warum
diese Resonanz beim schlupfenden System (berhaupt angeregt wird.
Hintergrund hierflr ist, dal3 ein schlupfendes System niemals vollstandig
abkoppeln kann. Durch den Reibwertverlauf, durch schwankende
Schlupfdrehzahl, aber auch durch Planschlagabweichungen und ahnliches
kommen Anregungen uber die schlupfende Kupplung in den Triebstrang.
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13% der Fahrzeit
R

Bild 15: Gesamtsystemoptimierung durch schlupfende Kupplung

Bild 15 zeigt, da3 sich mit dem optimierten schlupfenden System und
vereinfachtem, weichem Torsionsdampfer (15/2 und 15/3) eine deutlich
bessere Schwingungsabkoppelung als nur mit einem konventionellen
Torsionsdampfer (15/4) erreichen laRt. Bei vertretbaren Schlupfwerten
bleibt allerdings die Abkoppelungsqualitat des ZMS (15/1) unerreicht.

Ein Fahrzeug mit einem derartig schlupfenden System wurde in die
Kundenerprobung geschickt. Dabei kam man zu folgenden interessanten
Ergebnissen: Insgesamt wurden nur 13% der Fahrzeit mit Schlupf ge-
fahren, was den Verschleill um 13% und den Verbrauch um nur 0,4%
erhohte. Diese Verschleil3erhohung fangt die SAC leicht ab.

Ein Wermutstropfen bleibt jedoch. Dieses Beispiel gilt flr ein heckgetrie-
benes Fahrzeug, bei dem die Resonanzdrehzahlen ublicherweise von
vornherein schon relativ tief sind. Bei frontgetriebenen Fahrzeugen liegt die
Resonanz zumeist deutlich hoher und laf3t sich mit einem sehr weichen
Torsionsdampfer auch nicht aus dem Hauptfahrbereich schieben. Hier
kann man mit diesem gesamtoptimierten Konzept zwar Verbesserungen zu
den konventionellen Anséatzen erreichen, Verschlei und Verbrauch
nehmen aber zu. Untersuchungen an einem Fahrzeug der Kompaktklasse
ergaben 40 % mehr Verschleild und einen Mehrverbrauch von 0,8 %.
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Automatisiertes Schaltgetriebe (ASG)

Aufbau

Die automatisierte Kupplung des EKM-Systems und die damit gewonnenen
Serienerfahrungen werden vorteilhaft in die komplette Automatisierung des
Schaltgetriebes tibernommen.

Kupplungsaktor mit integr. EKM - Steuergerat

Schaltabsichts-

Gangerkennung erkennung

EKM

}

ASG

Kupplungsaktor mit integr. ASG - Steuergeréat

Getriebeaktor

Bild 16: Prinzipdarstellungen von Add-On EKM und ASG
Dann entfallt die beim EKM noch notwendige Aul3enschaltung inklusive

Schaltabsichtserkennung und Gangerkennung. Sie wird durch einen
elektromotorischen Getriebeaktor ersetzt (Bild 16).
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Auch bei dieser Entwicklung wird versucht, Anderungen am Getriebe zu
vermeiden, d. h., das System als Add-On-System auszulegen. Dies
erfordert eine hohe Flexibilitat. Um dennoch moglichst viele Standard-
komponenten verwenden zu konnen, ist das ASG als modularer Baukasten
aufgebaut. Die Adaption des Getriebeaktors ans Getriebe erfolgt Uber ein
Zwischengetriebe.  Elektromotoren  und  Steuergerdt sind  als
Standardkomponenten fir alle Anwender konzipiert, um hohe Stiickzahlen
zu realisieren. Auch beim ASG bewahrt sich die Zusammenarbeit mit
BOSCH, von wo diese Standardkomponenten bezogen werden.

Steuergerat  Kupplungsmotor Schaltmotor Wihlmotor

Bosch

Kupplungsaktor Getriebeaktor

\\\ / LuK

[ Handschaltgetriebe | E:'r]sltz;regr-

tHl

Bild 17: Modularer Aufbau ASG

Wie in einem vorangegangen Kapitel erwdhnt, ist die Steuerelektronik
inzwischen wesentlich kleiner geworden. Deshalb werden Steuerung und
Endstufen fur die ASG-Motoren ebenfalls in den Kupplungsaktor integriert.

Auch bei der Software-Entwicklung gibt es eine Aufgabenteilung mit
BOSCH. Steuergeréte-Betriebssystem, die elektromotorspezifische Grund-
ansteuerung und die Schaltzeitpunktberechnung inkl. Fahrermodell
kommen von diesem bewdahrten Partner. Das Ansteuern der Kupplung, der
Getriebemotoren, die Sollvorgabe fir den Verbrennungsmotor und die
Gesamtkoordination des Schaltablaufes werden von LuK erstellt.

Jeder Kunde hat selbstverstandlich eine spezifische Philosophie, wann und
wie seine Getriebe schalten sollen. Hier gibt es im LuK-Konzept
umfangreiche Applikationsmoglichkeiten, mit denen Schaltzeitpunkt und
Schaltverlauf beeinflu3t werden kdnnen.
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Grundlagen des Schaltablaufes

Das Grundproblem beim ASG ist die Zugkraftunterbrechung. Das ist in Bild
18 die Talsenke zwischen den beiden geschalteten Gangen. Dazu muf3
zunéchst das Moment abgebaut werden, sowohl am Motor als auch an der
Kupplung. Dann wird der Gang herausgenommen, es wird synchronisiert,
der neue Gang eingelegt und anschlielend das Moment wieder aufgebaut.

Schaltvorgang
Zugkraft-

o | Gang unterbrechung
c
S alt
-? Gang
2 S neu
=
(@]
8 N
m

Momenten- Momenten-

abbau , ; aufbau

Y
// T Zeit
Gang herausnehmen Gang durchschalten
und Wahlen

Synchronisierung

Bild 18: ASG Schaltablauf: Phasen

Diese Phasen des Schaltablaufes kann man im Hinblick auf die
Anforderungen an die Aktoren in zwei Blocke unterteilen (siehe Bild 19):

» Vorgange, die sich auf die Fahrzeugbeschleunigung auswirken

* Vorgange, die reine Totzeiten darstellen

Bei den Vorgangen, die sich auf die Fahrzeugbeschleunigung auswirken,
zeigt sich, dalR das Aktorelement “Elektromotor” gedrosselt werden muf3,
da zu schnelle Anderungen der Fahrzeugbeschleunigung als unangenehm
empfunden werden. Nur eine Optimierung fuhrt zur gut abgestimmten
Interaktion von Motor-, Kupplungs- und Getriebeeingriff. Bei der
Synchronisierung kann die Belastung z. B. durch Zwischengas verringert
werden.
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In den Totzeiten jedoch ist die maximale Geschwindigkeit der Aktoren
gefordert. Dabei mul3 darauf geachtet werden, dal} beim Herausnehmen
des Ganges und der folgenden schnellen Phase nicht zu hart auf die
Synchronisierung aufgeschlagen wird.

Beschleunigung

Beeinflussung der
Fahrzeugbeschleunigung
O Drosselung der Aktoren

Zeit

\ay”

Totzeiten
O max. Aktorgeschwindigkeit

Bild 19: Optimierung Zugkraftunterbrechung

Zur Ldsung dieser Widerspriche hat LUK eine integrierte Schaltelastizitat
entwickelt, die bei Uberschreiten einer Schaltkraftschwelle anspricht und
dann zunéchst nur einen geringen Kraftanstieg aufweist (siehe Bild 20).

Diese integrierte Schaltelastizitat bietet folgende Vorteile:

Die Freiflugphasen, die reine Totzeiten sind, werden verklrzt, wenn
vorher die integrierte Schaltelastizitat vorgespannt wurde (beim
Herausnehmen des alten Ganges bzw. an der Sperrstellung der
Synchronisierung) .

Die definierte Schaltkraft sichert konstant guten Schaltkomfort.

Getriebe und Aktorik werden durch die elastisch Kraftbegrenzung ge-
schitzt.
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Last ,

Weg

Bild 20: Schaltelastizitat fiir Getriebeschaltung

Messung

Die Auswirkungen verschiedener Auslegungen des Schaltablaufs werden
anhand von Messungen gezeigt. In Bild 21a ist zundchst der Verlauf der
Fahrzeugbeschleunigung bei einer Schnellschaltung mit nicht gedrosselten
Aktoren zu sehen. Der abrupte Momentenabbau fihrt zu einem
Auskuppelschlag, dessen abklingende Schwingungen werden vom
Synchronisierruck tberlagert. Durch das sehr schnelle Einkuppeln kommt
es zu einer Beschleunigungsspitze und einer anschliel3enden
Schlupfphase mit maximalem Kupplungsmoment respektive hoher
Fahrzeugbeschleunigung. Nach Schlupfabbau in der Kupplung sind
Ruckelschwingungen zu sehen. Im Vergleich dazu wird in Bild 21b der
Beschleunigungsverlauf wahrend einer komfortablen Schaltung gezeigt.
Momentenabbau und -aufbau sowie die Synchronisierphase dauern langer
als bei der Messung in Bild 21a, wahrend die Totzeitphasen auch hier so
kurz wie moglich sind.
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a) Unkomfortable Schaltung

Synchronisierruck .
Einkuppelschlag

Ruckeln nach
Wiedereinkuppeln

VA Zeit

Beschleunigung

Auskuppelschlag

b) Komfortable Schaltung

vy
Zeit

Beschleunigung

Bild 21: Messung Schaltablauf

Die in den Bildern 18 und 19 definierten Phasen des Schaltablaufs sind
auch in Bild 21 farbig markiert .
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Ausblick

LuK entwickelt das Add-On-ASG auf elektromotorischer Basis im Rahmen
mehrerer Kundenprojekte. Ziel ist die Markteinfihrung um die
Jahrtausendwende. Bisher wurden mehrere Dutzend Fahrzeuge aus-
geriistet, die gegenwatrtig in der Kundenerprobung sind.

Daneben wird bereits an einer neuen Generation des ASG gearbeitet.
Dabei handelt es sich um Kozepte, die sich deutlich vom Hand-
schaltgetriebe unterscheiden. Die Gebrauchseigenschaften des Add-On-
ASG finden sich bei stark reduzierten Stickkosten in diesen neuen
Getrieben wieder.

Zusammenfassung

Das vor vier Jahren vorgestellte Elektronische Kupplungsmanagement
(EKM) wird nunmehr in Serie gebaut. Damit wird den Kunden eine
preisgunstige, leistungsfahige und funktionssichere Losung geboten.

Raum- und Gewichtsreduzierung, die Bedienung starkerer Motoren,
Funktionserweiterung sowie Kostensenkung stehen als wesentliche Ziele
bei der Weiterentwicklung des EKM-Systems im Vordergrund. Als
Losungsansatze werden ein neuer kompakterer Kupplungsaktor, eine
vereinfachte Kupplung (Active Clutch), der Wegfall eines Sensors zur
Gangerkennung sowie der Betrieb mit Dauerschlupf im unteren
Drehzahlbereich vorgestellt.

Das Automatisierte Schaltgetriebe (ASG) baut vorteilhaft auf der
automatisierten Kupplung des EKM-Systems auf. Die Auf3enschaltung
inklusive Gang- und Schaltabsichtserkennung entféllt und wird durch einen
ebenfalls elektromotorisch angetriebenen Getriebeaktor ersetzt. Auch hier
gilt als wichtiges Ziel, ein Add-On-System darzustellen und Anderungen an
Getriebe sowie Ausrlicksystem zu vermeiden. Grundsatziiberlegungen zu
dem von der Zugkraftunterbrechung gepragten Schaltablauf sowie
Messungen bestitigen die Annahme, dafl schnelle und komfortable
Schaltungen mit dem elektromotorischen ASG ebenso gut wie mit dem
hydraulischen System erreicht werden.

Bei der heutigen Kundenerwartung und den gewachsenen technischen
Mdoglichkeiten sind wir Uberzeugt, dal EKM und ASG einen breiten
Markterfolg haben werden. Dies gilt insbesondere fiir Kleinwagen und fir
Entwicklungslander, in denen heutige Automatgetriebe kaum vorhanden
sind.
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Der Wandler als System
Dr.-Ing. Volker Middelmann

Dipl.-Ing. Uwe Wagner

Einleitung

Der Wandler wird seit seiner Einfuhrung in den 40er Jahren als bewahrtes
Koppelelement zwischen Motor und Automatikgetriebe eingesetzt. Die aus
dem Prinzip der hydrodynamischen Leistungsiibertragung resultierenden
Vorteile sind bemerkenswert: Durch die Momenteniberhéhung wird die
Zugkraft gesteigert und die Anfahrverluste werden verringert. Durch den
prinzipbedingten Schlupf werden Schwingungsanregungen vom Motor
gefiltert, LastwechselstoRe vermieden und ein guter Schaltkomfort
ermoglicht. Zur Minimierung der Wandlerverluste werden Uberbriickungs-
kupplungen mit Dampfern eingesetzt.

Im Gegensatz zu den Automatikgetrieben, die in einem kontinuierlichen
Entwicklungsprozel3 in ihrer Funktionalitdt verbessert wurden, hat sich der
Wandler in den letzten 20 Jahren in seiner konstruktiven Gestaltung nur
geringfugig veréndert. Auch die Einfuhrung der Wandlertberbriickungs-
kupplung in den 70er Jahren hat kaum zu einem Umdenken in der
Auslegungsphilosophie gefihrt. Dabei ist bekannt, daf? gerade bei Stufen-
automaten die Optimierung des Systems Wandler, Wandleriber-
brickungskupplung und Getriebe bezlglich Kraftstoffverbrauch und
Fahrleistung ein grof3es Verbesserungspotential aufweist.

Bereits wéhrend des letzten Kolloquiums (1994) stellte LuK ein ganz-
heitliches Wandleriberbriickungskonzept, das LuK-TorCon-System, vor.
Dieses System nutzt die Vorteile des Wandlers nach wie vor voll aus, seine
Nachteile werden aber mit einer Hochleistungsuberbrickungs-kupplung
minimiert. Bereits mit diesem System konnten im experimentellen
Vergleich erhebliche Verbesserungen im Verbrauch, den Emissionen und
der Fahrleistungen erreicht werden. Ferner konnten mit einem 4-Stufen-
automat die gleichen Leistungsdaten erreicht werden wie mit einem
existierenden 5-Stufenautomaten. Die Forderung nach weiter reduziertem
Kraftstoffverbrauch und verbesserten Fahrleistungen verlangt jedoch
aufbauende Optimierungsschritte. Bei dieser Optimierung ist der Auswahl
und Abstimmung der Steuerungsstrategie fur die Uberbriickungskupplung
gleiches Gewicht beizumessen, wie der konzeptionellen Auslegung der drei
Systemelemente, Uberbriickungskupplung, Dampfer und hydrodyna-
mischer Kreislauf des Wandlers. In der Tat wird es nur mit einer derartigen,
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ganzheitlichen Systembetrachtung mdglich, das gesamte Potential des
Wandlers und der Uberbriickungskupplung auszuschdépfen.

Diesem Konzept konsequent folgend, hat LuK in den vergangenen Jahren
Wandlersysteme entwickelt, die bei reduziertem Bauraum, geringerem
Gewicht und vergleichbaren Systemkosten erhohte Funktionalitat und
Flexibilitdét bieten und sowohl die Fahrleistung steigern als auch die
Emissionen und den Kraftstoffverbrauch erheblich reduzieren.

In unserem Tochterwerk LuK Inc. in Wooster, USA, wo in den ver-
gangenen Jahren neben Bilhl ein zweites Entwicklungszentrum flr
Wandler aufgebaut wurde, werden seit Ende 1997 auch Wandler
verschiedener BaugrofRen in Serie flr den Getriebehersteller Allison
Transmission produziert. Die Wandler MD und HD (Medium und Heavy
Duty) werden in Allison's WT Getrieben (World Transmission) eingesetzt.
Bild 1 zeigt den konstruktiven Aufbau der MD-Wandlerbaureihe, die auch
den Vorteil einer Uberbriickungskupplung nutzt.

Pumpe Turbine Deckel & Dampfer

Grofe: MD = 368 mm
HD =419 mm
Gewicht: MD = 52.6 kg
HD =79.8 kg

Bild 1: Komponenten der MD-Wandlerbaureihe
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Geschichte und globale Entwicklungstendenzen
von Automatikgetrieben und deren Bedeutung fur
moderne Wandlerkonzepte

Bereits 1940 stellte der amerikanische Automobilhersteller Oldsmobile
das erste vollautomatisierte Stufengetriebe fur Personenkraftwagen vor.

OLDSMOBILE OFFERS YOU
THE GREATEST
AID TO DRIVING

EVER INTRODUCED r

Sensational Neee HYDRA-MATIC DRIVE
Cuts Driving Effort in Half !

Va7
OLDSMOBILE

2y wecel’ CFeZer cve =

1940 Fokus
Oldsmobile stellt das erste « Komfort
vollautomatisierte « Bequemlichkeit

Stufengetriebe vor.

Bild 2: Die Anfange des Automatikgetriebes
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Damals standen der Fahrkomfort und die gewonnene Bequemlichkeit des
Fahrers im Vordergrund des Interesses. Nachteile im Benzinverbrauch
sowie in den Fahrleistungen waren noch nicht von Bedeutung. Das
Standardgetriebe war der 2-Gang-Automat mit einer mittleren
Getriebespreizung von 1.8 (Bild 3). Zur Kompensation dieser kleinen
Getriebespreizung wurden Wandler mit einer Drehmomentwandlung von 3
bis maximal 4,5 eingesetzt. Dies ergab ein sehr komfortables Fahren
allerdings mit hohen Verlusten. Insgesamt war die Komplexitat respektive
Funktionalitdt der damals verwendeten Wandler ausgesprochen hoch. Es
gab Ausfihrungen mit verstellbaren Leitradschaufeln, mehrflutigen
Turbinen- und Leitradern sowie integrierten Getriebefunktionen. Wandler-
Uberbriickungskupplungen wurden noch nicht eingesetzt.

40er Jahre Heute 2000 >

(— Komfort \ [ Komfort \ ( Komfort \
- Wirtschaftlichk. - Wirtschaftlichk.
ZielgroRen - Kosten - Kosten
- Fahrleistung - Fahrleistung
} } \ Bauraum ]
1 V([ 4&5Gang
Funktionalitat 2-Gang 4-Gang gt
L JAS )L und CVT's )
* Getriebe-
spreizung I:l g
* Drehmoment-
Wandler -
* In Gangen aktive
Uberbriickungs-
kupplung E

Bild 3: Globale Entwicklung der Automatikgetriebe
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Im Laufe der Jahre mufte der Wandler zur Verringerung der Verluste
steifer ausgefuhrt werden, was aber ebenso die Momentenwandlung
reduziert. Zur Kompensation wurden Getriebe mit gréRerer Getriebe-
spreizung und mehr Géangen eingefihrt. In den 70er Jahren war der
3-Gang-Automat (Spreizung von ca. 2.5) am weitesten verbreitet. Nicht
zuletzt forciert durch die Olkrise wurde zur Verringerung der Wandler-
verluste eine Uberbriickungskupplung eingefiihrt, die den Wandler jedoch
nur im obersten Gang und bei grofReren Geschwindigkeiten tberbrickte.
Die Anforderungen an die Uberbriickungskupplung beziglich Kiihlungs-
vermogen und an den Dampfer bezilglich Schwingungsisolation waren
entsprechend gering (Bild 3).

Das Standardgetriebe der 90er Jahre (Marktanteil ca. 80%) ist der 4-Gang-
Automat mit einer Spreizung von 4 bis 4,5. 75% der Getriebe haben
vollelektronische Steuerungen und bereits im Jahr 2000 werden es
annahernd 100% sein. Die heutige Uberbriickungskupplung weist einen im
Vergleich zu den 70er Jahren erweiterten Betriebsbereich auf. Zur
Reduzierung des Kraftstoffverbrauches wird der Wandler in der Regel im
dritten und vierten Gang ab Drehzahlen zwischen 1100 1/min und
1700 1/min zum Teil schlupfend Uberbriickt. Bei Gangwechseln oder
Lastwechselreaktionen (z.B. Tip-in) wird die Uberbriickungskupplung
ebenfalls schlupfend (moduliert) betrieben (Bild 3).

Betrachtet man die Geschichte und die globalen Entwicklungstendenzen
der Automatikgetriebe, so lassen sich einige grundlegende Tendenzen
ableiten:

1. Die Funktionalitat (Gangzahl und Getriebespreizung) des Automatik-
getriebes nimmt zu.

2. Die Betriebsbereiche, die mit gedffnetem Wandler gefahren werden,
nehmen ab.

3. Die Betriebsbereiche, die mit geschlossener (schlupfend oder voll
geschlossen) Uberbriickungskupplung gefahren werden, nehmen zu.

Neben diesen globalen Tendenzen kann sicher prognostiziert werden, dal3
steigende Kraftstoffkosten und wachsendes Umweltbewul3tsein eine
weitere Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs erfordern werden. Ebenso
zwingend ist, daf die Kosten weiter reduziert werden mussen. Der flr den
Wandler und die Uberbriickungskupplung zur Verfiigung stehende
Bauraum wird insbesondere bei frontgetriebenen Fahrzeugen, 5-Gang-
Automaten und CVT's abnehmen.

In Bild 4 sind die globalen Entwicklungstendenzen sowie die Entwicklungs-
ziele fur das System Wandler und Uberbriickungskupplung zusammen-
gefaldt.
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[ Entwicklungstendenzen J L Zielgrofien J

* Steigende Funktionalitat * Weitere Senkung des
des Automatikgetriebes Benzinverbrauchs

* Sinkender Wandleranteil * Weitere Verbesserung der
im Fahrzyklus Fahrleistungen

* Steigender Anteil der * Geringerer Einbauraum und
Uberbriickungskupplung geringeres Gewicht

im Fahrzyklus
» Geringere Kosten

¢ Gute Fahrbarkeit

* Hoher Komfort

Bild 4: Globale Entwicklungstendenzen und Entwicklungsziele des
Systems Wandler und Uberbriickungskupplung

Die Steuerungsstrategie der Uberbriickungs-
kupplung: Das verknupfende Element zur
Realisierung der Zielvorgaben

Konzept, Kennungen und konstruktiver Aufbau der drei System-
komponenten des Wandlers, Uberbriickungskupplung, Dampfer und
hydrodynamischer Kreislauf, resultieren aus der gewiinschten Steuerungs-
strategie fir die Uberbriickungskupplung. Sie bildet die zentrale
Verknipfung der Hardwareelemente, legt die Anforderungen in den
unterschiedlichen Wirkbereichen fest und bestimmt damit die Auslegung
der jeweiligen Komponenten (Bild 5).
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Koppelelement

|

Wandler

Getriebe

Motor
A1

Uberbriickungs-

‘ kupplung :

Bild 5: Gesamtsystem Wandler-Uberbriickungskupplung-Dampfer mit
Uberbriickungsstrategie

Die geeignete Uberbriickungsstrategie basiert auf dem jeweiligen
Fahrzeug und orientiert sich sowohl an der gewiinschten Funktionalitat im
Fahrzeug als auch an den Zielvorgaben fir den Verbrauch, den
Fahrleistungen, der Fahrbarkeit und des Fahrkomforts. Die Eigenschaften
des Gesamtsystems bestimmen also die Uberbriickungsstrategie und
diese wiederum die Anforderungen fur die konstruktive Auslegung der
Hardwarekomponenten.

Als geeignete KenngroRen fiir die beste Uberbriickungsstrategie bietet sich
die Getriebespreizung an. Gemald dem heutigen Stand der Technik und
unter Berlcksichtigung der zukinftigen Entwicklung von Automatik-
getrieben und CVT's empfiehlt sich eine Einteilung gemaf Bild 6.

129



Steuerungsstrategie Fahrzyklus

0% 100%
Fahranteile
i geschlossene oder
>6,CVT's schlupfende
HWK
(@]
% Anfahrstrategie
‘T - Frihe Zuschaltung der HWK
S o L - Offener Wandlerbetrieb
@ nur in der Anfahrphase
()
3]
o TorCon Strategie
- HWK aktiv in allen Gangen
24 Ausgedehnter HWK-Betrieb
- Angepalite Getriebeschaltl.

Bild 6: Uberbriickungsstrategien (HWK = Hochleistungswandler-
Uberbrickungskupplung)

Fur Getriebe mit einer Spreizung von 4 bis 4,5 bietet sich die TorCon-
Strategie an. Zur Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs und Steigerung der
Fahrleistung wird bei dieser Uberbriickungsstrategie

e in allen Gangen und
* in weiten Drehzahlbereichen (bis hinunter zu ca. 900 1/min)

Uberbrickt. Um eine ausreichende Gerduschabkopplung in diesem
niedrigen Drehzahlbereich auch bei hoher Last zu gewahrleisten oder um
zu verhindern, dald der Motor zu stark gedriickt wird, ist ein relativ hoher
Schlupf an der Uberbriickungskupplung erforderlich. Mit einem ent-
sprechend leistungsfahigen Dampfer kann die Gerduschabkopplung
zusatzlich unterstiutzt bzw. der erforderliche Schlupf reduziert werden. Die
Verlustleistungen, die durch diese hohen Schlupfwerte an der Uber-
briickungskupplung entstehen, kénnen zu unzuldssig hohen Temperatur-
spitzen an der Reibflache fihren. Diese Temperaturspitzen schadigen das
Getriebedl (ATF) und den Reibbelag. Die Folge ist ein abfallender Reib-
wertverlauf (Gber dem Schlupf, was zum Rupfen und letztlich zum
Getriebeausfall fuhrt. Zur Absenkung der Temperaturspitzen mufl3 die
Uberbriickungskupplung also eine hohe Kiihlungsfahigkeit aufweisen. Mit
den Hochleistungswandlertberbriickungskupplungen der LuK ist dies
gewabhrleistet (siehe Kapitel 4.1).
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Da bei dem TorCon-Steuerungskonzept der offene Wandlerbetrieb zwar
reduziert aber eben nicht vollig eliminiert ist, stellt sich die Frage nach der
geeigneten Wandlercharakteristik. Weiche Wandler mit einer hohen
Anfahrwandlung und hoher Festbremsdrehzahl (Stalldrehzahl) haben
gegenuber harten Wandlern den Vorteil geringerer Stillstandsverluste und
grolReren Beschleunigungsvermdgens. Zudem wird die Warmlaufphase
des Motors reduziert, was die Emissionen senkt. Allerdings kann es in
einigen Betriebsbereichen zu unzuldssig hohen Verlusten im Wandler
kommen. Deshalb miissen weiche Wandler unbedingt frih Uberbrickt
werden, was von der TorCon-Strategie vorgesehen und mit der von der
LuK entwickelten Hardware auch zulassig ist.

Bild 7 zeigt eine Gegenuberstellung eines harten und eines weichen
Wandlers jeweils mit einer konventionellen Uberbriickungsstrategie und
der LuK-TorCon-Startegie.

Steuerungs- Wandler-

strategie Charakteristik EMEEETURE] 7D W rEE

-2% 0 2% 4% 6% 8%

1 1 1 1 1
Konventionelle ﬁ

Steuerungs-
strategie - 2%

Optimierte
Steuerungs-
strategie
(TorCon) +6%

+ 4%

Bild 7:  Einflul? der Wandlercharakteristik (hart/ weich) und der
Uberbriickungsstrategie auf den Verbrauch am Beispiel eines 4-
Stufen Automatik Getriebes (Simulation)
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Bezlglich des Einflusses auf den Verbrauch ist folgendes festzuhalten:

« Bei Verwendung einer konventionellen Uberbriickungsstrategie hat der
harte Wandler im Vergleich zum weichen Wandler Vorteile.

» Bei Verwendung der TorCon Strategie ist der weiche Wandler im
Vorteil.

+ Der EinfluR der Uberbriickungsstrategie ist maRgebend, erst in zweiter
Linie der Einflul3 der Wandlercharakteristik.

* Mit einem weichen Wandler und der TorCon-Strategie kann, je nach
Anwendungsfall, ein Verbrauchsvorteil von 5% bis 10% gegentber dem
harten Wandler mit konventioneller Uberbriickungssteuerung erzielt
werden.

Ahnliche Verhaltnisse ergeben sich, wenn man die Fahrleistungen be-
trachtet.

Bei steigender Getriebespreizung (>5) nimmt die Bedeutung der Wandler-
charakteristik (hart/ weich, Anfahrwandlung, maximaler Wirkungsgrad, etc.)
bezuglich der beiden Kriterien

» Fahrleistung und
» Kraftstoffverbrauch

ab. Der Grund hierfur ist, dafd durch die groRe Getriebespreizung und die
hohe Gangzahl dieser Getriebetypen in der Regel fir jeden Lastzustand
ein Betriebspunkt mit geschlossenem Wandler bereitgestellt werden kann,
der entweder bezuglich Verbrauch oder Zugkraft jedem denkbaren
Betriebspunkt mit getffnetem Wandler tiberlegen ist. Ein Offnen der Uber-
briickungskupplung ist also weder technisch sinnvoll noch aus Komfort-
grinden erwinscht. Der Wandler verkiimmert zum komfortablen Anfahr-
element und wird nach Beendigung der Anfahrphase nicht mehr offen
betrieben.

Bei der konzeptionellen Gestaltung des Wandlers steht deshalb bei diesen
Getriebetypen nicht mehr die Frage nach der geeigneten Wandler-
charakteristik, dem maximalen Wandlerwirkungsgrad oder der Hohe der
Anfahrwandlung im Vordergrund. Von wesentlicher Bedeutung sind
nunmehr folgende Kriterien:

« Erforderlicher Bauraum

 Kosten
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Von der klassischen Wandlerauslegung verbleiben die Kriterien
» Verlauf des Lastwertes Uber der Drehzahlwandlung und
* Lage des Kupplungspunktes (siehe hierzu auch Kapitel 4.3).

LuK hat daher einen extrem schmalen Wandler entwickelt, der im
Vergleich zu konventionellen, kreisrunden Ausfihrungen axial um 45%
schmaler baut und in funktioneller Hinsicht im Zusammenwirken mit der
Uberbriickungskupplung und der Steuerungsstrategie keinerlei Nachteile
aufweist (siehe hierzu auch Kapitel 4.3). Zur Verdeutlichung sind in Bild 8
der Kraftstoffverbrauch und die Fahrleistungen eines kreisrunden,
konventionell ausgelegten Wandlers dem extrem schmalen LuK-Wandler
exemplarisch fir eine CVT-Anwendung gegentiibergestellt.

Steuerungs- Wandlerbauweise Kriterium
strategie
Kraftstoffverbrauch 100%
}
|100%
|100%
Anfahr-
strategie
g Beschleunigungszeit
(0 auf 100 km/h) 100%
}
| 100%
| 100.1%

Bild 8: Einflul? der Wandlerkonstruktion auf Verbrauch und Fahrleistung
am Beispiel einer CVT-Anwendung (Simulation)

Fur CVT Anwendungen ist sogar eine Steuerungsstrategie fur die
Uberbriickungskupplung denkbar, die keine diskrete Zuschaltstrategie
verwendet, sondern vielmehr eine stufenlose. Bei dieser CLC Steuerung
(Continuous Lock-up Control) wird die Uberbriickungskupplung bereits im
Stillstand des Fahrzeugs beim Lésen der Bremse mit einem Mindest-
moment (Schleppmoment) von ca. 10 Nm angelegt und dann beim
Anfahren bis zum Verstellen der Ubersetzung stufenlos geschlossen (Bild
6). Ein Offnen der Uberbriickungskupplung im Fahrbetrieb ist nicht
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vorgesehen. Der Vorteil einer derartigen Strategie liegt eindeutig im
gewonnenen Komfort (keine Zuschaltung der Uberbriickungskupplung
wahrend der Anfahrphase). Allerdings erfordert eine derartige Strategie auf
Grund der an der Uberbriickungskupplung auftretenden Verluste eine
nochmals groRere Kihlungskapazitat mit gegebenenfalls geé&ndertem
Kihlungsmechanismus. Ein derartiges Projekt befindet sich bei LuK
momentan in der Vorentwicklung.

Mit Hilfe der vorgestellten Steuerungsstrategien und der durchgefiihrten
Simulationen zum Verbrauch und der Fahrleistungen sowie den erwéhnten
Entwicklungstrends lassen sich die in Bild 9 quantitativ zusammengefal3ten
Entwicklungsziele fir das Gesamtsystem Wandler, Wandlertber-
briickungskupplung (HWK), Dampfer und Uberbriickungs-steuerung
formulieren.

Fahrleistung

+2% + +6%

Kosten
-10% =+ -20%

hoher

-
(2

Einsparung im
Verbrauch

Bauraum
-10% =+ -20%

+2% + +4%

Bild 9: Entwicklungsziele fur das Gesamtsystem Wandler-
Uberbriickungskupplung-Dampfer und Uberbriickungssteuerung.

Die Bauteilkomponenten

Die Hochleistungswandlertiberbriickungskupplung

Gemeinsame Basis der vorstehend beschriebenen Steuerungsstrategien
ist die hohere Anforderung an die Funktionalitdét der Uberbrickungs-

134



kupplung. Neben der Momententbertragungsfahigkeit sind hier die beiden
Kriterien Kihlungsvermégen und Steuerbarkeit besonders zu beachten
(Bild 10).

ZielgroéRen:

_ _____@Sm

% * Ausreichende Ubertragungsfahigkeit

* Ausreichendes Kiihlungsvermégen

* Gute Steuerbarkeit
- Weiche Zuschaltungen
- Neutrales Verhalten im Zug und Schub

- Konstante und kurze Reaktionszeit

- Positiver Reibwertgradient Giber dem Schlupf

Bild 10: Anforderungen an die Hochleistungswandleriberbriickungs-
kupplung (HWK)

Momentenibertragungsfahigkeit

Die Momenteniibertragungsfahigkeit ist in erster Linie eine Funktion der
zulassigen Flachenpressung am Reibbelag. Diese wiederum ist bestimmt
durch den angelegten Druck am Kupplungskolben und die effektiv wir-
kende Reibbelagflache. Die Grolie der effektiv wirkenden Reibbelagflache
wird bestimmt durch die mechanische und thermische Verformung des
Kolbens und des Deckels sowie von den Fertigungstoleranzen beider
Bauteile. Die nominelle Grol3e der Belagflache ist daher meist nur von
untergeordneter Bedeutung. Eine detaillierte Beschreibung dieser
Mechanismen wurde von LuK bereits im 4. LuK-Kolloquium 1994 [1] und in
einem VDI Bericht [2] gegeben. Hier ist inzwischen umfangreiche
praktische Erfahrung vorhanden. Je nach Anwendungsfall werden von
LuK ebene HWK-Konzepte (Bild 10), konische HWK-Konzepte (Bild 26),
ebene 2-Reibflachen-HWK-Konzepte (Bild 25) sowie Mehrreibflachen-
HWK-Konzepte realisiert.
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Steuerbarkeit

Die Zuschaltung der HWK kann in folgende drei Phasen unterteilt werden:
» Umschaltphase

* Anlegephase

* Phase des Momentenaufbaus

Die Uberbriickungskupplung sollte mit einem mdglichst geringen
Volumenstrom geschlossen werden kénnen. Dies ist dann der Fall, wenn
erstens der Widerstand, den die Uberbriickungskupplung der SchlieR3-
bewegung entgegensetzt, klein ist und zweitens der Luftspalt zwischen
Kolben und Deckel eng ist, so dal3 sich schon bei kleinen Volumenstromen
eine ausreichende Druckdifferenz ausbildet. Ein zu grof3er Volumenstrom
fuhrt zu einem Momentensto3 nach dem Anlegen des Kolbens, da die
kinetische Energie des SchlielBvolumenstroms in Druckenergie um-
gewandelt wird. Ein kleiner Luftspalt zwischen Deckel und Kolben ist also
vorteilhaft. Neben dem Luftspalt ist der hydraulische Widerstand zwischen
Deckel und Kolben bzw. Deckel und Turbinennabe mafRgebend. Ziel ist es,
diesen klein zu gestalten. Mit Hilfe humerischer Strémungsberechnungen
konnte die Gestalt von Kolben, Deckel und Turbinennabe diesbeziglich
optimiert werden.

Fur die Anlegephase ist es wichtig, da3 die verwendeten Kihlnuten im
Belag keinen Ansaugeffekt aufweisen. Durch empirische Untersuchungen
konnte die Gestalt der Kuhlnuten im Belag so optimiert werden, dal3 ein
neutrales Verhalten sowohl im Zug- als auch im Schubbetrieb gegeben ist.
Zur besten Momentensteuerung ist eine fein abgestimmte Momenten-
Ubertragungsfahigkeit sowie ein positiver Reibwertgradient erforderlich.
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Kihlungsvermogen

Von zentraler Bedeutung ist das Kuhlungsvermdgen der HWK. Der zur
Schwingungsabkopplung erforderliche Dauerschlupf, der zur Verbesserung
des Komforts kurzzeitig benétigte Schlupf und ein komfortables SchlieRen
und Offnen der Uberbriickungskupplung bewirken eine hohe thermische
Beanspruchung des Reibbelages und des ATF-Oles. Die an der Reibflache
absorbierte Verlustleistung kann zu Spitzentemperaturen fihren, welche
die Oladditive zerstéren und zusammen mit der mechanischen
Scherbelastung die Molekulketten aufspalten. Die Folge ist ein tUber dem
Schlupf fallender Reibwertverlauf, der Rupfen verursacht und letztlich zum
Getriebeausfall fuhrt.

Die thermische Belastung der HWK hangt wesentlich von der eingesetzten
Uberbriickungsstrategie ab. Sie bestimmt das Maximum der anfallenden
Verlustleistung sowie die zu absorbierende Gesamtenergie an der
Reibflache. Allgemein gilt:

» Je niedriger das Drehzahlniveau bei dem Uberbrickt wird, desto grofRer
ist der zur Gerduschabkopplung bendtigte Schlupf und damit die
anfallende Verlustleistung.

» Je niedriger der Gang, desto kritischer ist das Lastwechselverhalten. In
Bild 11 ist der Ablauf eines Lastwechsels (Tip-in) dargestellt.
Unmittelbar nach dem Gasstol3 schlupft die HWK, wodurch die sonst
Ubliche Ruckelschwingung vermieden wird. Das Verhalten erscheint
komfortabel. Allerdings tritt flr eine kurze Zeit eine hohe Verlustleistung
an der HWK auf.
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Bild 11: Thermische Beanspruchung der HWK wahrend eines
Lastwechsels (Tip-in)

Je niedriger der Gang und je niedriger das Drehzahlniveau bei dem
Uberbrickt wird, desto komfortabler, d.h. desto langer, muf3 die Dauer der
Zuschaltung sein. Je langer die Zuschaltung, desto groRer ist die zu
absorbierende Gesamtenergie. Bild 12 zeigt den Ablauf einer komfortablen
Zuschaltung. Bei diesem praktisch nicht spirbaren Schliel3vorgang betragt
die maximale Verlustleistung an der HWK immerhin 7kW.
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Bild 12: Thermische Beanspruchung der HWK wahrend einer Zuschaltung
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Worin unterscheidet sich nun die LuK-HWK von einer konventionellen
Uberbrickungskupplung und warum ist die zuldssige Verlustleistung
grol3er? Die Antwort ist:

* Fein aufeinander abgestimmte Bauteile

» Einsatz von konisch gestalteten, im Bereich der Reibflache sehr steifen
HWKs (Bild 25) oder 2-Reibflachen-HWKs (Bild 24) fur noch hdhere
Verlustleistungen

» Optimierte Geometrie der Kiihinut im Reibbelag
Fur die Abstimmung der Bauteile sind folgende Zusammenhéange wichtig:

1. FiOr die Temperaturentwicklung an der Reibflache ist sowohl die
eingebrachte spezifische Reibleistung, also das Produkt aus der
lokalen Flachenpressung am Belag und dem Schlupf, als auch ihr
zeitlicher Verlauf entscheidend (s. Bild 13). Insbesondere flr
Zuschaltungen ist also das strengere Optimierungskriterium die lokale
spezifische Verlustleistung am Reibbelag und nicht die lokale
Flachenpressung.

2. Bei der Berechnung der Flachenpressungsverteilung am Belag ist
neben der elastischen Verformung von Deckel und Kolben durch die
wirkenden Driicke auch die mechanische Verformung durch
Warmeeinbringung zu bericksichtigen. Diese allein kann die lokale
Flachenpressung am Belag um bis zu 20% erhdhen.

3. Bei Wandlern mit Zweiwegeanschlu? empfiehlt es sich, den Reibbelag
auf den Kolben zu kleben. Bei einem Wandler mit Dreiwegeanschluf3
sollte der Reibbelag auf den Deckel geklebt sein.

4. Die Temperaturentwicklung bei Zuschaltungen ist sehr verschieden von
der bei Dauerschlupfbetrieb.

Zur Analyse der Temperaturentwicklung benutzt LuK ein spezielles
Softwarepaket, das sowohl die mechanische und thermische Verformung
des Kolbens, die Materialeigenschaften des Reibbelages als auch den
Warmeubergang zwischen Stahl/Ol und Stahl/Luft, der lokal sehr unter-
schiedlich ist, bertcksichtigt.

Die Simulationsergebnisse werden mit konkreten Temperaturmessungen
am rotierenden Bauteil verglichen. Bild 13 zeigt die Temperatur-
entwicklung an der Belagflache wahrend einer Zuschaltung. Die maximale
Reibflachentemperatur wird gegen Ende der Zuschaltung im mittleren
Bereich der Belagflache erzielt, obwohl dort und zu diesem Zeitpunkt
weder die Flachenpressung noch die spezifische Verlustleistung maximal
ist.

139



100 -

Leistung — T (AD)

Messung
Temperatur-
erhéhung [°C]
Leistung [kW]

t=2s t =6s t=10s

T (AD)
T (M)
T (ID)

Bild 13: Temperaturerhéhung an der Reibflache wéahrend einer
Zuschaltung

Simulation

Als Ergebnis dieser Betrachtungen konnten Konstruktionsrichtlinien
abgeleitet werden, die sich wesentlich von denen unterscheiden, die sich
allein aus der Betrachtung der Flachenpressungsverteilung ergeben.

Das zweite wichtige Konstruktionselement der LUK-HWK ist die Kihinut,
deren Form in idealer Weise eine Abstimmung zwischen Volumenstrom
und hydraulischem Widerstand erméglicht und einen im Vergleich zu einer
Ublichen Kudhlnut um den Faktor 4 verbesserten Warmeubergangs-
koeffizienten besitzt. Zudem weist die LUK—Kuhinut ein neutrales Verhalten
beziglich des Reibungskoeffizienten und damit des Momentenaufbaus
sowohl im Zug- als auch im Schubbetrieb auf. In Bild 14 ist die zulassige
spezifische Verlustleistung von Belagen mit der LuK-Kuihinut dargestellt.
Man erkennt, daf® im Dauerschlupfbetrieb eine Steigerung der zulassigen
Verlustleistung um 120% mdglich ist. Bei kurzzeitigen Schlupfphasen ist
die zuléssige Steigerung geringer.
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Bild 14: Zulassige spezifische Verlustleistung am Reibbelag

Ubertragt man die in Bild 14 zusammengefaten spezifischen Verlust-
leistungen auf ein reales Bauteil, so ergeben sich die in Bild 15
dargestellten absoluten Werte fur die zulassige Verlustleistung. Hierbei ist
bemerkenswert, da3 die dargesteliten HWK-Konzepte bezuglich ihres
Kihlungsvermogens einen starken bauteilspezifischen Einflu3 erkennen
lassen. Dieser ist auf das unterschiedliche Verformungsverhalten und die
realisierbaren Fertigungstoleranzen zurtickzufihren. Das HWK-Konzept
mit konischer Gestaltung des Kolbens weist das grofdte, spezifische
Kihlungsvermogen auf.

Mit den beschriebenen HWK-Konzepten konnen die eingangs erlauterten
Steuerungsstrategien problemlos realisiert werden. Die Gefahr der Ol-
schadigung besteht nicht.
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Entsprechende Sorgfalt ist bei der Auswahl des Reibmaterials fir HWK-
Konzepte angebracht. Von besonderer Bedeutung sind die Kriterien:

» Steigender Reibwertkoeffizient Gber der Schlupfdrehzahl
» Gutes Prage- und Klebeverhalten

* Hohe mechanische Belastbarkeit

» Gutes VerschleiRverhalten

* Hohe thermische Belastbarkeit

* Hohes Reibwertniveau

0.1 00
Ereignisdauer [s]

Kurzzeitige
Schlupfphasen

Bild 15: Zulassige Verlustleistung an der HWK (260mm Wandler) bei
optimierter Kithinut und maximalem Volumenstrom

Der Dampfer

LuK produziert im Jahr weltweit ca. 3.000.000 Wandlertberbriickungs-
kupplungen und Dampfer in den verschiedensten Konfigurationen. Seit
1996 wird auch ein Zwei-Wege-Dampfer in Serie produziert. Dieses
innovative Dampferkonzept bietet bei einigen Antriebsstrangen und
Motorisierungen erhebliche Vorteile.

Beschreibt man die Schwingungseigenformen eines Antriebsstranges mit
Hilfe eines 4-Massen-Modells (Motor-Turbine-Getriebe-Fahrzeug), so
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schwingt in der dritten Eigenform die Getriebemasse relativ zum Fahrzeug
und zur Turbinenmasse. Den grolten Verdrehwinkel weist damit die
Getriebeeingangswelle auf. Der Verdrehwinkel im Dampfer ist vergleichs-
weise klein. Fallt diese Eigenfrequenz in den kritischen Drehzahlbereich
des Fahrzeugs, der zwischen 900 1/min und 2000 1/min liegt, so kann es
zu einer unangenehmen Gerauschentwicklung, dem Brummen, kommen.
Eine Verringerung der Verdrehsteifigkeit des Dampfers bleibt hier auf
Grund seines kleinen Verdrehwinkels wirkungslos. Ein Weitwinkeldampfer
stellt also fur dieses Problem keine Lésung dar.

Stattdessen wirde eine Reduzierung der Steifigkeit der Getriebe-
eingangswelle einen positiven Einflu3 austiben, was aber aus Festigkeits-
grunden in der Regel nicht méglich ist.

Zur Ldsung dieses Problems hat LuK einen Dampfer entwickelt, bei dem
die Turbinenmasse verdrehfest mit dem Uberbriickungskolben verbunden
ist und der Dampfer in Reihe mit der Getriebeeingangswelle geschaltet
wird (Bild 16).
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Konventionelles Dampferkonzept LuK- Zwei-Wege-Dampfer

Motor Getriebe Fahrzeug Motor Fahrzeug
u. Pumpe \ u. Pumpe

|:| Turbine |:| Turbine Getriebe

Dampfer Getriebe- Déampfer Getriebe-
eingangswelle eingangswelle

Bild 16: Wirkungsweise des LuK-Zwei-Wege-Dampfers im Vergleich zum
konventionellen Dampferkonzept

Der konstruktive Aufbau des LuK-Zwei-Wege-Dampfers bewirkt folgendes:

» Die Federsteifigkeiten des Dampfers und der Getriebeeingangswelle
sind in Reihe geschaltet, was in der Summe eine sehr weiche Federrate
ergibt (dies war das urspringliche Ziel).

o Die Turbine ist verdrehfest mit dem Wandlergehduse (Pumpe)
verbunden und wirkt somit als zusatzliche Schwungmasse, wodurch die
in den Triebstrang eingeleiteten Drehzahlungleichformigkeiten reduziert
werden.

» Durch starre Kopplung der Tragheitsmassen von Motor, Pumpe und
Turbine weist der Antriebsstrang einen Freiheitsgrad weniger auf.

Die dritte Eigenfrequenz des Antriebsstranges kann immer dann zum
Gerduschproblem werden, wenn sie in den kritischen Drehzahlbereich
zwischen 900 1/min und 2000 1/min fallt. Simulationen mit typischen
Triebstrangdaten zeigen, daf? dies bei frontgetriebenen Fahrzeugen mit 8-
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und 10-Zylindermotoren und heckgetriebenen Fahrzeugen mit 6- und 8-
Zylindermotoren der Fall ist. Frontgetriebene Fahrzeuge mit 8- und 10-
Zylindermotoren sind aber eher selten. Heckgetriebene Fahrzeuge mit 6-
und 8-Zylindern eher die Regel. Fiur diese Fahrzeugtypen bietet der Zwei-
Wege-Dampfer daher meist deutliche Vorteile.

Durch Eliminierung der hier Ublicherweise kritischen dritten Schwingungs-
eigenfrequenz  kann die Uberbriickungskupplung frilher und ohne
KomforteinbulRen Uberbrickt und damit der Verbrauch bei den hier
betrachteten Fahrzeugtypen (Bild 17) um bis zu 6% reduziert werden.

In Bild 17 sind fur verschiedene heckgetriebene Fahrzeugtypen, die aber
alle mit dem gleichen Automatikgetriebe und dem gleichen Wandler
bestiickt werden, die Schwingungseigenfrequenzen des Antriebsstrangs
dargestellt. Jeder Punkt in dem Diagramm markiert also eine
Resonanzstelle des Antriebsstrangs und damit ein potentielles
Schwingungs- oder Gerauschproblem. Gegenibergestellt sind die
Schwingungseigenfrequenzen, die sich mit einem konventionellen Dampfer
ergeben mit denen, die bei Verwendung eines Zwei-Wege-Dampfers
auftreten. Man erkennt, dafl} bei Einsatz des Zwei-Wege-Dampfers im
gesamten kritischen Drehzahlbereich nur eine Resonanzstelle auftritt, die
aber bei kleiner Hysterese des Dampfers unkritisch wird. Ebenfalls
bemerkenswert ist, dall der konventionelle Dampfer bereits mit
15 Nm/Grad eine viel kleinere Federrate aufweist als der Zwei-Wege-
Dampfer mit 45 Nm/Grad. Dies bedeutet, dal beim Zwei-Wege-Dampfer
ein kleineres Federvolumen verbaut werden muf3.
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Triebstrangresonanzen mit konventionellem Dampfer
Federrate des Dampfers: ¢ = 15 Nm/Grad
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Triebstrangresonanzen mit Zwei-Wege-Dampfer
Federrate des Dampfers: ¢ = 45 Nm/Grad
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Bild 17: Eliminierung von kritischen Triebstrangresonanzen durch den
LuK-Zwei-Wege-Dampfer

Ein weiterer Gesichtspunkt ist, daR beim Zwei-Wege-Dampfer-Konzept das
Drehmoment ebenfalls im offenen Wandlerbetrieb durch den Dampfer
geleitet wird. Somit erhalt man auch in diesem Betriebsmodus eine
zusatzliche Schwingungsisolation. Dies ist ein weiterer Vorteil, da bei
einigen Fahrzeugtypen, z. B. bei Direkteinspritzern oder Fahrzeugen mit
Zylinderabschaltung, im offenen Wandlerbetrieb ebenfalls Brummen auf-
treten kann.

Ferner sei bemerkt, dafl der LuK-Zwei-Wege-Dampfer auch fiur CVT-
Anwendungen, auf Grund der hier vorliegenden Tragheitsmassen-
verteilung, geeignet ist.

Die Vorteile des LuK-Zwei-Wege-Dampfers sind in Bild 18 zusammen-
gefaldt.
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Vorteile

* Reduzierter Verbrauch
durch friihes Uberbriicken

« Verbesserte Gerauschabkopplung
durch Eliminierung einer
Schwingungseigenform

* Auch wirkungsvoll im offenen
Wandlerbetrieb

C
I

Bild 18: Vorteile des Zwei-Wege-Dampfers
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Der Wandlerkreislauf in extrem schmaler Ausfihrung

Wie eingangs bereits erwdhnt, sollte der zukinftige Wandler kleiner,
leichter und kostengunstiger werden (Bild 9).

Eine geometrische Verkleinerung des hydrodynamischen Kreislaufs ohne
eine gleichzeitige Anderung der Beschaufelung ist aber bekanntermaRen
nicht oder nur sehr eingeschrankt moglich. Derartig ausgelegte Wandler
kavitieren oder haben einen nicht akzeptablen Lastwertverlauf (Momenten-
aufnahmekapazitat) tber der Drehzahlwandlung.

Ziel ist es also, die Beschaufelung von Pumpe, Turbine und Leitrad an die
neuen geometrischen Verhaltnisse eines extrem schmalen Wandlers
anzupassen. Neben der Vermeidung von Kavitation ist besonderes
Augenmerk auf den Lastwertverlauf zu legen:

» Um den Profildurchmesser des Wandlers im Vergleich nicht vergréRern
Zu mussen, ist ein ausreichendes Lastwertniveau erforderlich.

e Zur Minimierung der Stillstandsverluste sollte der Lastwert im
Festbremspunkt (Stallbetrieb) mdglichst klein sein. Der Schlie3vorgang
der Uberbriickungskupplung ist hingegen komfortabler und kann friiher
erfolgen, wenn der Lastwert im Bereich des Kupplungspunktes
maglichst hoch ist. Zudem wird hierdurch die thermische Belastung der
Uberbriickungskupplung reduziert. Beide Kriterien zusammen erfordern
demnach ein moglichst kleines Verhaltnis zwischen Lastwert im
Festbremspunkt und Lastwert im Kupplungspunkt.

Diesem Entwicklungsziel kommt der Umstand entgegen, dal3 die
Auslegung des zukiinftigen Wandlers in Verbindung mit der
Uberbriickungsstrategie nicht mehr durch den Kraftstoffverbrauch oder die
Fahrleistung diktiert ist (vergleiche Kapitel 2). Die bei der klassischen
Wandlerauslegung noch  wichtigen  Kriterien, wie ein  hoher
Maximalwirkungsgrad oder eine hohe Anfahrwandlung, sind demnach von
untergeordneter Bedeutung. Die Entwicklung kann also wesentlich
gezielter erfolgen. In Bild 19 sind die Anforderungen an den zuklnftigen
Wandler zusammengefal3t.
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ZielgroRRen

Weniger Wichtig Sehr Wichtig
* Hoher maximaler » Extrem schmaler Torus
Wirkungsgrad

« Keine Kavitation
* Hohe Anfahr-
wandlung « Ausreichendes
Lastwertniveau

» Hoher Kupplungspunkt

« Kleines Verhaltnis
zwischen Lastwert im
Festbrems-und
Kupplungspunkt

———————————————— - — » Ausreichende
Warmespeicher-
kapazitat

Bild 19: Anforderungen an den zukulnftigen Wandler

LuK hat einen Wandler entwickelt, dessen Kreislauf im Vergleich zum
konventionellen, kreisrunden Kreislauf axial um bis zu 45% schmaler ist.
Der Lastwertverlauf Uber der Drehzahlwandlung ist mit dem eines
kreisrund gestalteten Wandlers vergleichbar (siehe Bild 24). Ohne
Verwendung entsprechender Werkzeuge, wie z. B. leistungsfahige
Software zur numerischen Berechnung der Stromungsverhaltnisse im
Kreislauf und zur Auslegung der Schaufelgeometrie, sowie Rapid
Prototyping zur schnellen und kostengtinstigen Erstellung der geometrisch
komplexen Prototyp-Schaufelrader, ware eine solche Entwicklung nicht
mdglich.

Die Stromungszustande im Wandler sind besonders im Stallbetrieb und bei
kleiner Drehzahlwandlung kritisch. Der Energieaufbau in der Pumpe sowie
der Energieabbau in der Turbine aber auch die Umlenkung der Strémung
im Leitrad (Impulsdnderung) sind in diesem Betriebsbereich am grof3ten.
Vereinfacht ausgedriickt sind hier die Krafte auf die Fluidteilchen am
grofdten. Dies qilt prinzipiell fir jeden Wandlertyp. Die Verhéltnisse ver-
schlechtern sich entschieden, wenn die Strdmung "unnétig” in Betrag oder
Richtung beschleunigt wird oder wenn der Stromung lokal
Richtungsanderungen aufgezwungen werden, denen die Fluidteilchen auf
Grund ihrer Tragheit nicht folgen kénnen. Sofern man nicht konstruktiv
gegensteuert, tritt dies bei extrem schmalen Wandlern ein.
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In Bild 20 sind die Stromungsverhaltnisse im Wandlerkreislauf einer friihen
Konstruktion (erste Entwicklungsstufe) und der optimierten Konstruktion
gegenubergestellt. Der Kreislauf der ersten Entwicklungsstufe besitzt
bereits eine tranenférmige Form im Meridianschnitt. Durch diese Form wird
gewabhrleistet, dal} der reale Querschnitt des Stromungskanals annahernd
konstant bleibt und unnétige Beschleunigungen oder Verzogerungen der
Strdomung vermieden werden. Trotzdem zeigt das Geschwindigkeitsfeld ein
grol3es Ablosegebiet, das sich ausgehend von der Eintrittskante des
Turbinenrades entlang der gesamten inneren Kanalbegrenzung
(Innenschale) erstreckt.

Urspriingliche Konstruktion Optimierte Konstruktion
Geschwindigkeitsfeld Turbulenzenergie Turbulenzenergie
Hoch Hoch Hoch

:' Z Niedrig Niedrig Niedrig

Bild 20: Optimierte Turbinenradgestaltung, Stromungsverhéltnisse im
Lotall“-Punkt

Dieses Abldsegebiet verengt den Stréomungskanal erheblich und fuhrt zu
einer Drosselung des umlaufenden Volumenstroms und damit zu einer
Reduzierung des Lastwertes. Zudem bildet sich eine Austauschzone, in der
Energie von der “gesunden” Umlaufstrémung auf die Zirkulationsstromung
im AblOosegebiet Ubertragen wird und dort zu anndhernd 100% dissipiert
wird. Diese ausgepragte Verlustzone lafit sich anschaulich mit Hilfe der
Turbulenzenergie darstellen.

Bei der optimierten Kreislaufform konnte durch eine angepasste
Gestaltung der Innenschale und der Beschaufelung das Ablosegebiet und
damit die Verluste erheblich reduziert werden. Dies tragt wesentlich zur
glunstigen Lastwertcharakteristik bei.
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Das zentrale und weitaus schwierigste Problem bei der Gestaltung extrem
schmaler Wandler ist die Vermeidung von Kavitation. Unter Kavitation
versteht man das Entstehen mit nachfolgendem Zusammenbrechen
gaserfullter Hohlraume in der Flissigkeitsstrémung.

Wird nun der statische Absolutdruck in der Strémung kleiner als der
Dampfdruck, so bilden sich Dampfblasen, die von der Stromung
mitgerissen werden. Diese Hohlrdume schniiren den Kanalquerschnitt ein
und drosseln den umlaufenden Volumenstrom. Der Lastwert und der
Wirkungsgrad sinken drastisch ab. An Orten mit h6herem statischen Druck
implodieren die Dampfblasen wieder. Das Zusammenbrechen erfolgt sehr
rasch und die Flussigkeitsteilchen schlagen mit sehr groRRer
Geschwindigkeit auf die Kanalwand auf (jet-impact), was zur
mechanischen Zerstoérung des Laufrades flihren kann.

Bei Wandlern stellt der Ansaugbereich der Pumpe, also der Raum
zwischen Pumpe und Leitrad, das Gebiet kleinsten Druckes dar. Um den
statischen Druck am Leitradaustritt so hoch wie mdglich zu halten, missen
die Profilverluste im Leitrad reduziert werden. Bild 21 zeigt die Strdomungs-
verhaltnisse im Leitradkanal einer frilhen Konstruktion (erste Entwicklungs-
stufe). Man erkennt in dem dargestellten Zylinderschnitt ein ausgepragtes
Abl6segebiet auf der Saugseite der Leitradschaufel. Die Nachlaufstromung
des Leitrades ist gekennzeichnet durch starke Verwirbelungen. Beide
Erscheinungen filhren zur einer drastischen Druckabsenkung im
Leitradkanal und in der Nachlaufstromung des Leitrades (s. Bild 21 und
Bild 23). Die urspringliche Konstruktion konnte daher bei hoher
Antriebsdrehzahl auf Grund von Kavitation im Ansaugbereich der Wandler-
pumpe nicht unterhalb einer Drehzahl-wandlung von sr=0,5 betrieben
werden.
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Urspriingliche Konstruktion

Ansicht Leitrad Geschwindigkeitsfeld Druckfeld (statisch)
Hoch Hoch
Saugseite|; o
/ Niedrig Niedrig

Druckseite

Bild 21: Stréomungsfeld und statisches Druckfeld bei einer nicht optimierten
Leitradbeschaufelung, Stromungsverhéltnisse im , Stall“-Punkt

Bild 22 zeigt das Geschwindigkeitsfeld und das statische Druckfeld der
optimierten Leitradkonstruktion. Das Ablésegebiet auf der Saugseite der
Leitradschaufel ist erheblich kleiner als bei der urspringlichen
Konstruktion. Ebenso ist die Nachlaufstromung annahernd wirbelfrei. Beide
Erscheinungen fuhren zu einer Verringerung der Druckabsenkung im
Leitrad und damit zu einer relativen Anhebung des Druckes im Bereich des
Pumpeneintritts.

Als Maf fir die Gite der Energietbertragung ist in Bild 23 das Gesamt-
druckfeld der ersten Entwicklungsstufe dem der optimierten Konstruktion
gegenubergestellt. Ein Vergleich der Verlustbeiwerte beider Profile zeigt,
dal3 beim optimierten Leitrad die Profilverluste um mehr als 60% reduziert
werden konnten.
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Optimierte Konstruktion

Ansicht Leitrad Geschwindigkeitsfeld  Druckfeld (statisch)
Hoch Hoch
Niedrig \ Niedrig

Bild 22: Stromungsfeld und statisches Druckfeld bei der optimierten
Leitradbeschaufelung, Stromungsverhéaltnisse im , Stall“-Punkt

Urspriingliche Optimierte
Konstruktion Konstruktion
Ansicht Leitrad Gesamtdruckfeld
Hoch Hoch
Niedrig Niedrig
Verlustbeiwert Profil:
H +47 & = 0.623

Bild 23: Vergleich der Profilverluste: Urspringliche und optimierte
Leitradkonstruktion, Stromungsverhaltnisse im ,Stall*-Punkt
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Die optimierte Konstruktion des extrem schmalen Wandlers ist
kavitationsfrei. Die erzielte Gute der Energietibertragung kommt der eines
konventionellen, kreisrunden Wandlers nahe (Bild 24). Funktionelle
Nachteile treten bei Einsatz dieses extrem schmalen Wandlers in
Verbindung mit der entsprechenden Uberbriickungsstrategie in keiner
Hinsicht auf.

Wandlergiite A - Charakteristik (trge = 2)
A
r]max ['] —
)\Stall
0.9 4
0.55
0.8 1 0.47
===
07 | 0.45
0 ]
0 1.5 2.0 2.5 3.0

tr s [1]

Extrem schmaler Wandler

[J Konventioneller Runder
Kreislauf

— State of the Art Converter

Bild 24: Vergleich der erzielten Guite der Energietibertragung:
Konventioneller, kreisrunder Wandler und extrem schmaler LuK-

Wandler
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Vergleicht man Einbauraum und Gewicht, so ergibt sich fir den extrem
schmalen Wandler mit Uberbriickungskupplung im Vergleich zum
konventionellen, kreisrunden Wandler, je nach Anordnung und Auswahl
des Konzeptes fiir die Uberbriickungskupplung, ein Vorteil zwischen 20%
und 26% (Bild 25 und 26). Der gewonnene Einbauraum kann entweder der
Getriebekonstruktion bereitgestellt werden oder aber verkirzt den Antriebs-
strang im Fahrzeug.

Konventioneller _
runder Kreislauf Gewicht [kg]

15 125
10 7-23%
9.6
5
0

Axialer Bauraum [mm]

//
> /4
,//Il/ 7

A7

2727,

P s Extrem Schmaler
= d .
A Kreislauf 110
EER \\‘lat 120
PPN Ly T
A || [ _ 8071 83
Konstruktionsmerkmale: 40T
* Extrem schmaler Kreislauf 0

* Freilauf mit flexiblen Rampen )
* Konische HWK [ Konventionell

* Zwei-Wege-Dampfer LuK Wandler
Bild 25: Bauraumvergleich fir 260 mm Wandler: Konventioneller, kreis-

runder Wandler und extrem sch_.maler LuK-Wandler mit Zwei-
Wege-Dampfer und konischer Uberbriickungskupplung
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Konventioneller Gewicht [kg]

A\~ runder Kreislauf 15 125

— S 10 v-22%
/ % 9.7

/ P\ 5

' : 0

Axialer Bauraum [mm]

Extrem schmaler

: :.»i Kreislauf 120+ 110
| ol 1-26%
1 81
| 401
Konstruktionsmerkmale: 0 L

* Extrem schmaler Kreislauf
* Freilauf mit flexiblen Rampen

» Zweireibflachenkupplung HWK LuK Wandler
* Weitwinkeldampfer

[JKonventionell

Bild 26: Bauraumvergleich fur 260 mm Wandler: Konventioneller, kreis-

runder Wandler und extrem schmaler LuK-Wandler mit Weitwin-
keldampfer und Zweireibflachenkupplung fir 260 mm Wandler

Zur Reduzierung der Herstellungskosten hat LuK die Konstruktion des
Wandlers in einigen wichtigen Details weiterentwickelt:

Geringerer Materialeinsatz durch extrem schmalen Torus
Einsatz eines axialen Rampenfreilaufs

Spritzgussleitrader mit integrierten Funktionselementen
Tiefgezogene bzw. gestanzte Schlitze zur Schaufelbefestigung
Reduzierte Schaufelzahl

Einsatz innovativer Fertigungsprozesse

Einsatz von gesinterten Naben

Reduzierung spanabhebender Bearbeitungsgéange
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Zusammenfassung

Die Entwicklung der modernen Antriebstechnik, der Wunsch nach hdheren
Fahrleistungen, reduziertem  Kraftstoffverbrauch und  geringeren
Emissionen sowie der stetig kleiner werdende Bauraum erfordern ein
Umdenken in der Auslegung und Konzeption des modernen Wandlers.

Der Wandler mit seinen drei Bauelementen Uberbriickungskupplung,
Dampfer und hydrodynamischer Kreislauf ist als System zu betrachten. Als
verknipfendes Bindeglied dieser drei Elemente kommt der Strategie der
Uberbriickungssteuerung eine zentrale Bedeutung zu. Mit einer sorgféltig
auf die Belange des jeweiligen Fahrzeugs abgestimmten Steuerungs-
strategie und nur mit Hardwareelementen, die den spezifischen
Anforderungen gerecht werden, |4t sich das vorhandene Potential des
Systems Wandler voll nutzen.

A
CLC Strategie
(@]
S Anfahrstrategie
N
o
(oL
@ TorCon
Angepalite
Steuerungstrategien

Innovative
Dampferkonzepte

Extrem schmaler
Kreislauf

Do

i Fortschrittliche
Kihlungstechnologie

Bild 27: Der Wandler als System - Zusammenfassung
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Dieses Potential &Rt je nach Anwendungsfall eine Reduzierung des
Kraftstoffverbrauchs und eine Steigerung der Fahrleistungen von jeweils
bis zu 10% zu. Mit den von LuK entwickelten Wandlerkonzepten (s. Bild
27) kann dieses Potential voll genutzt werden. Bei sinkenden Bauteilkosten
wird zudem eine erhebliche Einsparung in Gewicht und Bauraum
ermaglicht.
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CVT-Entwicklung bei LuK

Dr.-Ing. Hartmut Faust

Dr.-Ing. André Linnenbriigger

Einleitung

Im letzten LuK-Kolloquium im Jahr 1994 wurde im Rahmen eines Verglei-
ches verschiedener Getriebesysteme [1] der Prototyp eines stufenlosen
Fahrzeuggetriebes (CVT, continuously variable transmission) vorgestellt.
Die wesentlichen Vorteile von CVT sind:

+ Hoher Fahrkomfort durch ruckfreie Anderung der Ubersetzung,
» geringer Kraftstoffverbrauch infolge groRer Spreizung und
* sehr gute Fahrdynamik.

Trotz dieser Vorteile, die gerade im Bereich grol3erer Motoren hervortreten,
werden CVT bisher lediglich bis ca. 150 Nm [2] und seit kurzem in Japan
bis 200 Nm [3] Motormoment am Markt angeboten.

Inzwischen wurden bei LuK Komponenten fir CVT nach dem Umschlin-
gungsprinzip fir den Drehmomentbereich bis tber 300 Nm zur Serienreife
entwickelt. Einige der in diesen Komponenten verwirklichten Besonderhei-
ten werden im vorliegenden Beitrag vorgestellt.
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Funktionen der hydraulischen Steuerung

Eine Gegeniiberstellung der Funktionen der hydraulischen Steuerung fir 5-
Gang-Stufenautomaten und fur CVT zeigt Bild 1.

Bei beiden Getriebebauarten mufd die Hydraulik das Anfahrelement und
eine Reversiereinheit bedienen. Beim 5-Gang-Automat sind dariber hinaus
die verschiedenen Gange zu schalten, wozu je nach Ausfihrung insgesamt
ca. sechs Elektromagnetventile und ca. 20 Steuerschieber erforderlich
sind. Beim CVT reduziert sich die weitere Funktion auf das Einstellen der
AnprelRkraft zwischen den Kegelscheiben und dem Umschlingungsmittel
und auf die Einstellung der Ubersetzung des Variators. Bei dem vorge-
stellten Konzept sind dazu lediglich drei Elektromagnetventile und neun
Steuerschieber erforderlich.

5 -Gang-Stufenautomat CVT
Anfahrelement Anfahrelement
Reversierung Reversierung

1. Gang Anpressung

2. Gang Verstellung

3. Gang

4. Gang

5. Gang

LuK-CVT:

~ 6 Elektromagnetventile 3 Elektromagnetventile
~ 20 Schieber 9 Schieber

Bild 1: Vergleich der Funktionen der hydraulischen Steuerung ftr
5-Gang-Stufenautomaten und fir CVT

Damit kann beim CVT eine kompakte hydraulische Steuerung im Rahmen
des im folgenden beschriebenen Gesamtkonzepts realisiert werden. Die
Anpressung wird mit hoher Genauigkeit und Dynamik durch einen zweistu-
figen Drehmomentfihler sichergestellt, der direkt im Kraftflul3 des Variators
angeordnet ist und damit eine hohe Funktionssicherheit bietet.

Sowohl die Entwicklung als auch die Fertigung der hydraulischen Steue-
rung erfolgen bei LuK.
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Anforderungen an das Anprel3system

Auf die erforderliche Hohe der AnprelRkraft wirken innerhalb des gesamten
Antriebsstranges vom Motor bis zu den Radern eine Reihe von Einflul3gro-
3en ein, Bild 2:

Das Motormoment, welches vom Fahrer und von elektronischen Mo-
toreingriffen beeinfluRt wird, geht ein.

Eine Wandleriiberh6hung und die Ansteuerung der Kupplung bzw. der
Lock-up-Kupplung laRt zusétzliche Momente auf das System einwirken.

Die Ubersetzung geht ein, weil es ein Unterschied ist, ob das Drehmo-
ment im Underdrive (UD) bei kleinem Wirkradius oder im Overdrive
(OD) auf groBRem Wirkradius am primaren Scheibensatz Ubertragen
wird.

Der kleinste auftretende Reibbeiwert bestimmt die erforderliche An-
pressung.

Die radseitigen Einflisse auf das vom Variator zu Ubertragende
Drehmoment sind als kritisch einzustufen, weil sie unvorhersehbar und
sprungartig einwirken kénnen, wie z. B. bei springendem Rad und beim
Ubergang von Glatteis auf griffige Fahrbahn. Eine Begrenzung dieser
Einflisse durch eine entsprechend angesteuerte Kupplung ist moglich.

Reibungsbeiwert

Te || y Scheiben-
| satz 1
Motor Kette
Ty
Scheiben -
satz 2 Rad
Wandlertiberh6hung 5 <ch
Motormoment  Und Steuerung von ynamisches
Uberbrickung oder Ubersetzung Radmoment

Anfahrkupplung

Bild 2: Einflisse auf die erforderliche Anprel3kraft im Variator

161



1251

100 T

(&) ~
o [¢)]
! L
1 T

AnprelRRkraft F [%]

N

(6]
!
T

4 t t f —
0 25 50 75 100
Moment T, [%]

Bild 3a: Erforderliche MindestanpreRkraft fiir verschiedene Ubersetzungen
tber dem Drehmoment

Bei gegebenem Reibbeiwert nimmt die erforderliche Mindestanprel3kraft
linear mit dem Drehmoment zu. Dieser Zusammenhang ist fur verschiede-
ne Ubersetzungen in Bild 3 a dargestellt. Gegeniiber dieser Schlupfgrenze
wird fur Vollast eine Sicherheit von ca. 25 % fur Reibwertschwankungen
vorgehalten, wie in Bild 3 b fur die Underdrivelibersetzung dargestellt. Da-
mit soll Rutschen vermieden werden. GréRere Sicherheitsfaktoren fiihren
zu unnotig hohen Kraften und geringem Wirkungsgrad. Bei konventionellen
Systemen wird die Sicherheit auch bei verringertem Drehmoment mit vol-
lem Betrag beibehalten [2], da die Starke von unvorhersehbaren St6Ren
unabhangig vom bereits anliegenden Drehmoment ist. Damit ist bei Sy-
stemen, die die Anpressung nicht hochdynamisch mit Hilfe einer selbsttati-
gen Pumpwirkung sicherstellen kénnen, ein konstanter Vorhalt notwendig.
Dies hat zur Folge, daR z. B. bei 1/4 des Nennmomentes die Uberanpres-
sung bezogen auf das anliegende Drehmoment auf 100 % zunimmt. Die
nachteiligen Auswirkungen auf den Wirkungsgrad des Variators und Uber
den unnétig hohen Systemdruck auf die Pumpenverluste mit der Folge
ungunstiger Teillastverbrauche sind einsehbar.
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Bild 3b: Verlauf der AnpreR3kraft iber dem Drehmoment bei konventionel-
lem System mit Anprel3kraftoffset und bei hydro-mechanischem
Drehmomentfihler mit konstantem Sicherheitsfaktor

Das LuK-System mit einem hydro-mechanischen Drehmomentfihler
kommt demgegeniber mit einem konstanten Sicherheitsfaktor aus, d. h.
der AnpreRRiberdruck wird mit abnehmendem Drehmoment in seiner ab-
soluten Hohe verringert. Es erfalt praktisch verzdgerungsfrei direkt das am
Variator angreifende Moment und kann dartber hinaus beim Auftreten von
an- und abtriebsseitigen StoRen kurzzeitig ohne Mitwirkung weiterer Steu-
ereinrichtungen eine Pumpfunktion erfullen, wie im folgenden erlautert. Mit
einem solchen System wird auch im Teillastbetrieb, der fir den Kraftstoff-
verbrauch sehr wichtig ist, bedingt durch die Vermeidung der Uberanpres-
sung ein guter Getriebewirkungsgrad erreicht.

Eine analoge Darstellung des Mindestanpref3bedarfes fir verschiedene
Drehmomente Uber der Variatoribersetzung gibt Bild 4 a. Es ergibt sich ein
hyperbeldhnlicher Verlauf der erforderlichen Anpressung tber der Uberset-
zung.
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Bild 4a: Mdgliche Anpressung fur verschiedene Momente tiber der Varia-
toribersetzung bei einstufigem Drehmomentfihler

Eine konstante Anprel3kennlinie ist insofern ungunstig, als die Hauptfahr-
zeitanteile im Overdrivebereich liegen. In Bild 4 b sind die Zeitanteile auf-
getragen, die sich bei langeren Fahrten auf LandstraRe und Autobahn mit
einem CVT-Fahrzeug im 300 Nm-Segment ergaben.

60

40 LandstraRe und Autobahn

20

Zeitanteil t [% ]

25

Variatortibersetzung i 0.4

Bild 4b: Gemessene Fahrzeitanteile bei Landstrafen- und Autobahnfahr-
ten mit dem CVT-Fahrzeug

Eine gunstige Anpassung ergibt sich unter Berlcksichtigung der Fahr-
zeitanteile mit einer zweistufigen Umschaltung der Kennlinie des Drehmo-
mentfuhlers wie in Bild 4 ¢ dargestellt. Die Zeitanteile im Underdrivebereich
mit teilweiser Uberanpressung sind stark unterreprasentiert.
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Bei LuK durchgefiihrte Simulationen haben gezeigt, daR der Kraftstoffver-
brauch bei Realisierung der theoretisch exakten Anprefl3funktion im Ver-
gleich zu dieser einfacher auszufihrenden zweistufigen Kennlinie lediglich
um ca. 0,3 % geringer ist.

< 60T
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— 40 LandstraBe und Autobahn
E
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8
©
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100 T . . ..

zweistufiger Drehmomentfiihler
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Bild 4 c: Gemessene Fahrzeitanteile (oben) und Anpressung mit zweistufi-
gem Drehmomentfuhler (unten)

Zweistufiger hydro-mechanischer Drehmomentfiihler

Im vorhergehenden Abschnitt wurden die Uberlegungen dargestellt, die zur
Entwicklung des zweistufigen Drehmomentfihlers fihrten. Das Grundprin-
zip des bekannten einstufigen hydro-mechanischen Drehmomentfiihlers [4]
ist in Bild 5 dargestellt. Das Drehmoment wird Uber eine Rampenplatte
eingeleitet, von der der Kraftflud tGber Kugeln auf einen axial beweglichen
Fihlerkolben erfolgt, der sich gegen einen Oldruck abstiitzt. Das von der
Pumpe kommende Ol flieRt iiber eine Abstrombohrung ab, deren Stro-
mungswiderstand sich durch Verschieben des Fihlerkolbens solange ver-
andert, bis das Kraftegleichgewicht zwischen der Axialkraft der Kugelram-
pen und der Druckkraft hergestellt ist. Damit wird der Druck, der direkt in
den Anpref3zylinder geleitet wird, vom Drehmomentfiihler streng proportio-
nal zum anliegenden Drehmoment eingestellt.
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Beim Auftreten eines Drehmomentstol3es verschliel3t die bewegliche Fih-
lerplatte die Abstrombohrung. Bei weiter steigendem Drehmoment schiebt
die Fihlerplatte dann aktiv das Olvolumen aus der Drehmomentfiihler-
kammer in die Scheibenséatze zur Erh6hung der Anpressung. Das bedeu-
tet, der Drehmomentfiihler wirkt dann kurzzeitig wie eine Pumpe. Diese
»Zusatzpumpe®, die latent fur den Bedarfsfall vorhanden ist, jedoch keine
Antriebsleistung erfordert, kann im StoR3fall kurzzeitig mehr als 30 L/min
Forderstrom abgeben.

Bild 5: Prinzip des einstufigen hydro-mechanischen Drehmomentfiihlers

Zur Realisierung einer zweistufigen Kennlinie wird die Druckflache des
Fuhlerkolbens in zwei Teilflichen aufgeteilt, Bild 6. Im Underdrivebereich,
wo wegen des kleinen Wirkradius der Kette ein hoher AnprefRRdruck zur
Ubertragung des Drehmomentes erforderlich ist, wird nur eine Teilfliche
mit Druck beaufschlagt. Bei durch das Drehmoment gegebener Rampen-
kraft stellt sich zur Erfillung des Kréftegleichgewichtes ein hoher Druck im
Drehmomentfiihler und gleichzeitig im Anpref3zylinder ein.

Im Overdrivebereich jenseits des Umschaltpunktes werden beide Teilfl&-
chen mit dem Druck beaufschlagt. Bei gleichem Drehmoment stellt sich
damit ein niedrigerer Anpref3druck ein.
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Die Umschaltung der Kennlinie durch Zu- bzw. Wegschaltung der zweiten
Teilflache erfolgt direkt durch die mit der Anderung der Ubersetzung erfol-
gende axiale Verschiebung der beweglichen Kegelscheibe des primaren
Scheibensatzes. Wie im Bild dargestellt, wird die zweite Teilflache im Un-
derdrivebereich Uber die rechte Umschaltbohrung mit Umgebungsdruck
beluftet. Im Overdrivebereich hingegen wird diese Bohrung durch die be-
wegliche Kegelscheibe verschlossen, und die linke Umschaltbohrung stellt
eine Verbindung zu dem Anprel3dl her.

Bild 6: Prinzip des zweistufigen Drehmomentfiihlers mit hohem Anprel3-
druck im Underdrive- (oben) und niedrigem Anprel3druck im Over-
drivebereich (unten)

Anforderungen an das Verstellsystem

Kommen wir nun zu der Frage, welche Olvolumenstrdome zur schnellen
Verstellung der Variatoribersetzung erforderlich sind. Bild 7 zeigt die in die
Scheibensatzzylinder einzubringenden Volumenstrome bei einer Under-
drive-Schnellverstellung. Diese ist beispielsweise erforderlich bei starker
Abbremsung des Fahrzeugs, bei der nach Fahrzeugstillstand sofort die
Underdriveubersetzung erreicht sein soll, oder auch bei schnellen Verstel-
lungen nach Kick-Down-Betétigung oder bei Tip-Schaltungen.
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Abhangig von der Ausgangsfahrgeschwindigkeit und damit der Bremszeit
sind fur die angegebene Reaktionszeit des Systems die dargestellten Vo-
lumenstréme erforderlich. Diese betragen tber 13 L/min bei der fur diesen
Betriebsfall kritischen Fahrgeschwindigkeit von etwa 25 km/h, wenn ein
konventionelles Variatorsystem installiert ist. Demgegenuber verringert sich
der erforderliche Volumenstrom zur Bedienung der Verstellzylinder beim
LuK-Doppelkolben-Prinzip etwa auf ein Drittel. Dies wird erreicht, indem die
Pumpe bei der Verstellung des Variators lediglich einen Teil der Zylinder-
flache, und zwar den sogenannten Verstellzylinder, bedienen mul3.

15T a = 8 m/s?
T=0,2s

konventionelles System

12

6T LuK Doppelkolben

Volumenstrom Qy,r [L/Min]

0 10 20 30 40 50 60
Geschwindigkeit v [km/h]

Bild 7:  Erforderlicher Olvolumenstrom in die Scheibensatzzylinder fiir
eine Underdrive-Schnellverstellung bei konventionellen Systemen
und beim LuK-Doppelkolben-System

LuK-Doppelkolben-System mit zweistufigem
Drehmomentfihler

Konventionelle Systeme weisen jeweils einen Druckzylinder am Antriebs-
und einen am Abtriebsscheibensatz auf, Bild 8 links. Von der Pumpe
stromt das Ol zu einer Steuereinheit, die die einzustellenden Driicke in die
beiden Zylinder leitet. Diese erflillen im Sinne einer Funktionsverkntipfung
sowohl die Anpressung als auch die Ubersetzungseinstellung. Haufig wird
die priméare Zylinderflache wesentlich groRer als die sekundéare ausgefiihrt.
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Der Hauptgrund dafir ist, daR viele ausgefihrte CVT-Hydrauliksysteme
keine Mdglichkeit bieten, am priméren Zylinder einen hoheren Druck einzu-
stellen als am sekundéaren.

Fir eine Schnellverstellung Richtung Underdrive muf die Pumpe den gro-
Ren Volumenstrombedarf der gesamten sekundaren Zylinderflache bedie-
nen. Gleichzeitig wird Druckél aus dem priméaren Scheibensatz in den
Sumpf entlassen, was einen Energieverlust darstellt. Analog gilt dies fur die
Overdriveverstellung. Damit ist zur Erfullung der Dynamikanforderungen
eine Pumpe mit groRem Foérdervolumen nétig. Dies wirkt sich ungtinstig
auf den Leistungsbedarf der Pumpe aus.

Anpressung

[ R } =

konventionelles System LuK Doppelkolben

Bild 8: Prinzip der CVT-Hydraulik und Vergleich der Volumenstréme bei
der Underdrive-Schnellverstellung eines konventionellen (links)
und des LuK-Doppelkolben-Konzeptes (rechts)

Beim LuK-Doppelkolben-Prinzip hingegen sind die Zylinderflachen aufge-
teilt

* inrot dargestellte Teilflachen, die die Anpressung sicherstellen, und

» in kleine, davon getrennte Teilflachen —blau bzw. griin dargestellt— die
die Verstellung bewerkstelligen.
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Die Anpressung wird sichergestellt Gber den bereits erlauterten Drehmo-
mentfuhler in zweistufiger Ausfihrung, der entsprechend streng drehmo-
mentproportional und in zwei Stufen abhéngig von der Variatoriibersetzung
den Druck in den beiden AnprelRzylindern einstellt.

Zur Verstellung der Scheibensétze ist lediglich ein kleiner Volumenstrom
zur Bedienung der verhaltnismafig kleinen Verstellzylinderflachen erfor-
derlich. Das Anpref3dl selbst wird bei der Verstellung des Variators auf ho-
hem Druckniveau direkt von einem Scheibensatz in den anderen lberge-
leitet, ohne dal3 dazu ein besonderer Energieaufwand erforderlich wére.
Dadurch kann die Pumpe beim LuK-Doppelkolben-Prinzip wesentlich klei-
ner ausgelegt werden als bei konventionellen CVT-Systemen, was den
Gesamtgetriebewirkungsgrad und damit den Kraftstoffverbrauch verbes-
sert.

Der Grundgedanke dieses Konzeptes ist in Bild 9 hinsichtlich des Energie-
aufwandes bei der Verstellung anschaulich dargestellt. Beim konventionel-
len System wird Druckdél aus einem Scheibensatz in den Sumpf entlassen.
Zur Befilllung des anderen Scheibensatzes muR Ol aus dem Sumpf mit
entsprechend grof3em Energieaufwand auf das erforderliche hohe Druck-
bzw. Energieniveau gebracht werden. Beim LuK-Doppelkolben-Prinzip hin-
gegen wird das Ol auf dem hohen Druckniveau ohne zusétzlichen Ener-
gieaufwand direkt von dem einen zum anderen Scheibensatz verschoben.

170



konventionelles System
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= — e

LuK Doppelkolben

Bild 9: Vergleich des Energieaufwandes zum Verstellen des Variators
beim konventionellen (oben) und beim energetisch glinstigeren
LuK-Doppelkolben-Konzept (unten)

Die Umsetzung der Prinzipien Doppelkolben und zweistufiger Drehmo-
mentfihler am priméren Scheibensatz ist in Bild 10 oben fur den Under-
drive- und unten fir den Overdrivebereich dargestellt. Das rot dargestellte
Druckdl stromt von der Pumpe in die Drehmomentfihlerkammer und tber
die Absteuerkante nach links mit geringem Druck ab. Der vom Drehmo-
mentfuhler zur Erfillung des Kraftegleichgewichtes eingestellte Anprel3-
druck wirkt direkt im Anprel3zylinder des primaren und gleichzeitig des -
nicht dargestellten- sekundaren Scheibensatzes. Die zweite, radial aul3en
liegende Kammer (blau) des Drehmomentfiihlers ist tber die rechte Um-
schaltbohrung bellftet und damit drucklos. Der Weg des Druckéles zur
linken Umschaltbohrung wird durch den Schiebesitz der Scheibe versperrt.

In griin ist der Weg des Verstellbles zum radial auBenliegenden primaren
Verstellzylinder dargestellt. Die Gesamtaxialkraft setzt sich aus der Druck-
kraft des Anpref3zylinders und zusatzlich der Druckkraft des Verstellzylin-
ders zusammen. Dieser wird nicht nur zum Verstellen, sondern aufgrund
der Kraftverhaltnisse am primaren und am sekundaren Scheibensatz be-
reits zum Halten der Ubersetzung mit Druck beaufschlagt. Somit wird die
gesamte von der GroRRe des Scheibensatzes her zur Verfligung stehende
Flache zur Erzeugung von Axialkraft genutzt.
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Bild 10: Realisierung des priméren Scheibensatzes mit LuK-Doppelkolben
und zweistufigem hydro-mechanischen Drehmomentfihler

In der Overdrivestellung mit entsprechend verringertem Anpref3bedarf hat
sich die Wegscheibe in Richtung auf die Festscheibe zu bewegt, unterer
Bildteil. Damit wird die rechte Bellftungs-Umschaltbohrung verschlossen
und die linke zum Anpref3zylinder geoffnet, so dal das Druckdl nun durch
dieses Bohrungssystem auch in die zweite Drehmomentfiihlerkammer
stromt. Durch die groRere druckbeaufschlagte Flache wird nun vom
Drehmomentfihler bei gleichem anliegendem Drehmoment ein entspre-
chend geringerer Anpref3druck eingestellt. Die Bedienung der Verstellzylin-
der bleibt wie oben erhalten. Die Rampenplatten des Drehmomentfiihlers
sind als Blechumformteile ausgefiihrt, wobei auch die Steckverzahnungen
im Umformprozel3 angepragt werden.
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In Bild 11 sind Verlaufe von Drehmomenten, Anprel3druck und Raddreh-
zahlen dargestellt, wie sie sich bei einer Anfahrt auf teilvereister Fahrbahn
mit anschlieRendem Ubergang auf griffige Fahrbahn mit dem beschriebe-
nen System ergeben.

Im unteren Teil des Bildes ist ersichtlich, dal? das rechte Antriebsrad ent-
sprechend der langsam zunehmenden Fahrgeschwindigkeit dreht, wah-
rend das linke Rad mit schnell zunehmendem Schlupf durchrutscht. Nach
dem Ubergang auf die griffige Fahrbahnoberflache wird das durchdrehen-
de Rad mit groRem Gradienten verzdgert. Das rechte Rad beschleunigt
nun gemeinsam mit dem Fahrzeug starker. AnschlieRend an diese
Schlupfphase beschleunigen beide Rader synchron mit dem Fahrzeug.

= o
T x Motormoment
L O
€35 bo-—--N________J1 e
(el ®]
ESQ
o2 : 7 Variatormoment
a< : AnpreRRdruck
[
<
© . : )
N links : links & rechts
S :
S
©
©
o rechts
vereist griffig Zeit t

Bild 11: Drehmoment- und AnprefRdruckverlauf bei einer Anfahrt auf teil-
vereister Fahrbahn mit Ubergang auf griffigen Untergrund

Im oberen Bildteil sind die Verlaufe der Drehmomente und des vom
Drehmomentfihler eingestellten Anprefl3druckes dargestellt. Das innere
Motormoment bleibt wéahrend der Anfahrt praktisch konstant, es wird wah-
rend der Glatteisphase jedoch zu einem grolR3en Teil fir die Beschleuni-
gung der Drehmassen verbraucht. Das Variatormoment ist in der Glatteis-
phase entsprechend gering.
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Wahrend der Schlupfphase auf der griffigen Fahrbahn jedoch wird das
Variatormoment sprungartig erhéht auf einen Wert, der wesentlich Uber
dem Motormoment liegt, solange durch die grofRe Verzdgerung des ge-
samten Antriebsstranges einschliel3lich des Motors dynamische Zusatz-
momente aus den Massentragheiten wirken. Erst in der nachfolgenden
normalen Beschleunigungsphase sind Motor- und Variatormoment im we-
sentlichen identisch.

Der vom Drehmomentfiihler eingestellte Anpref3druck verhélt sich statisch
und auch dynamisch analog zum Variatormoment, da der Drehmoment-
fahler direkt das in den Variator eingeleitete Moment erfaf3t. Durch die ho-
he Dynamik und die kurzzeitige Pumpfunktion des Drehmomentfiihlers wird
die Anpressung entsprechend dem anliegenden Drehmoment hochdyna-
misch sichergestellt.

Ein weiterer Vorteil des Drehmomentfihlers ist, dal das anliegende Mo-
ment mit hoher Genauigkeit in den Anprel3druck umgewandelt wird, weil
nur die Geometriedaten des Drehmomentfiihlers in die Umsetzung einge-
hen. Damit ist auch im Teillastbetrieb, in dem die von der Motorsteuerung
ausgegebenen Momente mit gréReren relativen Unsicherheiten behaftet
sind, eine prazise Anpressung nahe am Mindestwert mdglich. Dies wirkt
sich zusatzlich positiv auf den Kraftstoffverbrauch aus.

Das Umschlingungselement CVT-Kette

Auf Basis der Wiegedruckstiickkette der Fa. P.I.V. Antrieb Werner Reimers
hat LuK die CVT-Kette fur die automobile Anwendung weiterentwickelt.
Schwerpunkte dabei waren festigkeitssteigernde MaRnahmen fir die ge-
forderte hohe Leistungsdichte sowie die Optimierung des akustischen Ver-
haltens.

Bild 12 zeigt die CVT-Kette fir eine Anwendung mit bis zu 300 Nm Motor-
moment. Sie besteht aus unterschiedlichen Kettenlaschen, die den Strang
bilden, den Wiegedruckstiicken der Gelenke und Sicherungselementen.
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Laschen Wiegegelenk-Druckstiick Sicherungspin
lang

Bild 12: Aufbau und Komponenten der LUK-P.1.V.-CVT-Kette

Folgende Eigenschaften kennzeichnen die CVT-Kette:

Mit ihr werden niedrige Verbrauche und eine hervorragende Fahr-
dynamik erzielt. Das ist durch die Wiegegelenk-Konstruktion der CVT-
Kette moglich, mit der kleine Laufkreise auf den Kegelscheiben und
damit eine hohe Getriebespreizung realisiert werden.

Mit der CVT-Kette sind hohe Drehmomente tbertragbar. Dickere La-
schen im Auf3enbereich des Strangs vergleichméaligen die Beanspru-
chungsverteilung.

Das Element zeichnet sich durch niedrige innere Reibungsverluste
durch das Abwalzen der Wiegestlicke aus und garantiert damit einen
guten Getriebewirkungsgrad.

Durch ballige Stirnflachen der Wiegestlicke ist die CVT-Kette unemp-
findlich gegen Spurversatz. In Kombination mit gewolbten Kegel-
scheiben wird die bei Verstellung zwangslaufig entstehende Zusatz-
komponente des Spurversatzes verringert. Weiterhin ist die CVT-Kette
unempfindlich gegen Scheibensatzverformungen unter Last, Win-
kelfehler und Relativverdrehungen zwischen fester und verschiebba-
rer Kegelscheibe. Sie bendtigt daher keine Kugelfuhrungen fur die
axialbeweglichen Kegelscheiben.
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» Bei Verwendung der CVT-Kette ergeben sich niedrige Axialkrafte am
primaren Scheibensatz . Dadurch kann bei gegebenen Zylinderflachen
mit niedrigem Hydraulikdruck gearbeitet werden, ein weiterer Vorteil in
Hinblick auf den Getriebewirkungsgrad.

e Der Strang ist als Dreilaschenverband ausgefihrt und erméglicht so
eine kurze Grundteilung. Bei einem kurzen Kettenglied befindet sich le-
diglich der Bugel einer Lasche zwischen den benachbarten Gelenken.
Eine zweite Laschenléange ermdglicht es, durch rechnerische Optimie-
rung der Teilungsfolge langer und kurzer Laschen ein gunstiges aku-
stisches Verhalten zu erreichen.

Betriebsfestigkeitsrechnung und Auslegung der CVT-
Kette

Die Lebensdauerberechnung fiir eine CVT-Kette gliedert sich in vier Teil-
schritte, die schematisch in Bild 13 dargestellt sind.

t|TE |nE|IVar

Klassierung

Kundenkollektiv aus CVT-Fahrzeug Berechnung der Kettenkrafte

12
34
{ > <! =
=
10¢  logN
Berechnung der Spannungen Lebensdauervorhersage

Bild 13: Beanspruchungsanalyse und Lebensdauerberechnung fir die
CVT-Kette auf der Basis eines Kundenkollektives
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Akustikoptimierung

Besonderes Augenmerk wurde auch auf die Optimierung des akustischen
Verhaltens der CVT-Kette gelegt.

Durch die Verwendung unterschiedlich langer Laschen und deren gezielte
Abfolge in der CVT-Kette kann die als stérend empfundene Einzeltonhal-
tigkeit weitgehend unterdrickt werden. Hierbei wird das Mischungsverhalt-
nis sowie die Teilungsfolge auf den jeweiligen Anwendungsfall hin rechne-
risch optimiert.

Das Bild 15 zeigt anhand von Kunstkopfmessungen im Fahrzeuginnen-
raum den Erfolg einer solchen computergestiitzten Akustikoptimierung. Mit
einem speziellen Mel3kennfeld fiir die Getriebesteuerung, das eine kon-
stante Motordrehzahl einstellt, wurden jeweils Beschleunigungsfahrten zwi-
schen ca. 30 und 80 km/h durchgefiihrt. Durch dieses Vorgehen kénnen
die unterschiedlichen Erreger gut voneinander getrennt werden:

* Horizontale Linien: Antrieb (Motor, Aggregate, Getriebeeingang),
» Diagonale Linien: Abtrieb (Rad, Achse, Getriebeausgang),
* Gekrummte Linien: Ketteneingriff des verstellenden Variators.

stochastische Teilungsfolge

Ausgangszustand nach Optimierung
aver Spectrum ol/../dsuk3889_£Hz aver Spectrum ol/../dskk3BBB_£Hz
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Bild 15: Akustik der CVT-Kette: Optimierung durch Simulationsrechnungen
und Vorabauslegung der Teilungsfolge kurzer und langer Laschen
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Auf der linken Seite des Bildes 15 sind Pegeliiberhéhungen in Form ge-
krimmter Linien erkennbar. Sie werden vom Eingriff der CVT-Kette in die
Scheibensétze hervorgerufen und hier als stérend empfunden.

Eine hinsichtlich Mischungsverhéltnis und Teilungsfolge verbesserte CVT-
Kette zeigt in Bild 15 rechts praktisch keine Einzeltonhaltigkeit mehr. Damit
konnte ein glunstiges akustisches Verhalten erreicht werden.

Weitere wesentliche EinfluRfaktoren fir die Akustik des Gesamtsystems
CVT sind die Scheibensatzlagerung, die Gehausekonstruktion sowie alle
Kdrperschalliibertragungswege. Diese bieten ein zusatzliches akustisches
Optimierungspotential.

Zusammenfassung

Bei LuK wurden Komponenten fir CVT im Drehmomentbereich bis tber
300 Nm entwickelt. Die wesentlichen Besonderheiten sind:

e préazise Einstellung der minimalen Anpressung zur sicheren Drehmo-
mentlbertragung und zur Erreichung hoher Wirkungsgrade;
Mittel hierzu ist ein zweistufiger hydro-mechanischer Drehmomentfiih-
ler, der das am Variator anliegende Drehmoment mit hoher Genauig-
keit erfat und mit hoher Dynamik die Anpressung sicherstellt, wobei
kurzzeitig eine zusatzliche Pumpfunktion gegeben ist;

» eine sehr gute Verstelldynamik bei kleiner Pumpenleistung, indem das
Anpre36l bei der Verstellung auf hohem Druckniveau von einem Schei-
bensatz direkt in den zweiten verschoben wird;
ermdglicht durch das LuK-Doppelkolben-Prinzip mit getrennten Zylin-
dern fur die Anpressung und die Verstellung;

e grof3e Spreizung, robustes Design, guter Wirkungsgrad und optimierte
Akustik des Kraftibertragungselementes;
durch die unter Zuhilfenahme von Computersimulationen entwickelte
CVT-Kette fir Momente bis tber 300 Nm.
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