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Einleitung

Bereits im Kolloquium des Jahres 1998 wurde auf
die Drehmomentanstiege vor allem der Diesel-
motoren durch neue Technologien (Hochdruck-
einspritzung, Aufladung) im Zusammenhang mit
der Modulierbarkeit von Kupplungssystemen
eingegangen [1]. Die damit einhergehende Pro-
blematik ansteigender Pedalkrafte bzw. Pedal-
wege schien zum damaligen Zeitpunkt durch die
selbstnachstellende Kupplung (Self Adjusting
Clutch — SAC) auf lange Sicht geldst zu sein. Ein
Blick auf den Verlauf der maximalen Drehmo-
mente eines 2,o-Liter-Dieselmotors zeigt aller-
dings, dass die Motormomente gegeniiber dem
Jahr 1998 durch die Weiterentwicklung der Aufla-
de- und Einspritztechnologie noch einmal um ca.
40 % angestiegen sind (siehe Bild 1).

Diese — im wahrsten Sinne des Wortes — starke
Leistung der Kollegen aus der Motorenentwicklung
hat dazu gefiihrt, dass innerhalb relativ kurzer
Zeit selbst neue und intelligente Technologien
wie die der ausriickkraftreduzierten, selbstnach-
stellenden Kupplungen an ihre Grenzen gelangt
sind.

Hinsichtlich eines glinstigen Niveaus der Betati-
gungskrdfte setzt die SAC in Kombination mit
einer Ubertotpunktfeder (UTF) in der Pedalanla-

ge den Standard fiir heute in der Serie eingesetz-
te Kupplungssysteme. In Bild 2 ist dargestellt,
welche Pedalkrdfte abhdngig vom Motormoment
derzeit notwendig sind. Fiir diese Auswertung
wurde eine Vielzahl von Fahrzeugen untersucht.
Das Streuband ergibt sich unter anderem aus
unterschiedlichen Betdtigungswegen zusammen
mit entsprechend variierenden Ubersetzungs-
verhdltnissen des Ausriicksystems. Die maximale
Betdtigungskraft sollte zwischen 9o N und 110 N
liegen. Das entspricht bei einer SAC mit UTF
Anwendungen bis ca. 300 Nm, die ohne Kompro-
misse abgedeckt werden kdnnen.

Um dem Fahrer auch bei hohen Drehmomenten
eine komfortable Betdtigungskraft zu bieten,
geniigt es mittlerweile bei Weitem nicht mehr,
sich auf Innovationen innerhalb der Kupplung
alleine zu beschrdnken. Es ist vielmehr eine
neue Gesamtbetrachtung des Systems Kupp-
lung/Betatigung erforderlich.

Modulations- und
Betatigungsarbeit -
Stand der Technik

Das Betdtigen der Kupplung ist fiir den Fahrer
weder ergonomisch besonders giinstig noch
bequem. Im Gegensatz zu automatisierten Ge-
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trieben ldsst sich dieser Kraftaufwand jedoch
beim Handschalter nicht vermeiden bzw. belie-
big reduzieren, da der Momentenfluss zwischen
Motor und Getriebe fiir den Fahrer modulierbar
sein muss und die Betdtigungsarbeit bis zu einem
gewissen Grad diese Modulation unterstiitzt.

Die Betdtigungsarbeit am Kupplungspedal zum
Ausriicken der Kupplung liegt fiir den Fahrer bei
heutigen Systemen je nach Anwendung zwi-
schen sechs und zw6lf Joule (Mittelwert ohne
Reibung), fiir eine Anwendung mit 300 Nm
betrdgt sie beispielsweise acht Joule (Bild 3).

In erster Ndherung ergibt sich empirisch ein
proportionaler Bezug zwischen der Betdtigungs-
arbeit und der maximalen Pedalkraft. Um Opti-
mierungspotenzial der Betatigungsarbeit aufzu-
zeigen, muss zundchst deren Zusammensetzung
analysiert werden. Bei der nachfolgenden Betrach-
tung wird von einem unendlich steifen Kupp-
lungsdeckel und einem reibungsfreien System
ausgegangen.

Die Arbeit, die in der Trennstelle Motor zu Ge-
triebe gespeichert ist, entspricht der Flache unter-
halb der Belagfederkennlinie und wird hier als
BezugsgroBe auf 100 % gesetzt (Bild 4). Bei einem

Pedalkraft Fp

Bild 3

Fp, sp

Ubertotpunktfeder
(UTF)

Betdtigungsarbeit
Wp=8,0])

Pedalweg sp

Betdtigungsarbeit am Kupplungspedal am Beispiel
einer 300-Nm-Anwendung
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Motormoment  von
300 Nm entspricht
diese Arbeit etwa 1,0
Joule. Diese Arbeit ist
notwendig, damit das
von der Kupplung
ibertragene Moment
vom Fahrer moduliert
werden kann. Die
Kupplungsscheibe darf
also nicht unendlich
steif sein, da sonst nur
eine digitale Momen-
tenlibertragung mog-
lich wére.

Damit die Kupplung
vom Fahrer nicht zu-
sondern aufgedriickt
werden kann, wird be-
kanntermafen die Be-
lagfederarbeit durch
einen Energiespeicher
in Form einer bauraum-
giinstigen Tellerfeder
aufgebracht. Bild 5
zeigt die entsprechen-
de Kennlinie. Die Fla-
che zwischen Tellerfe-
der- und Belagfeder-
kennlinie entspricht
der Differenzarbeit,
die zum Trennen der
Kupplung erforderlich
ist. Zusdtzlich muss
Arbeit fiir das Liiften
der Kupplung aufge-
wendet werden.

Bei einer konventio-
nellen Kupplung ist
die Tellerfedercharak-
teristik flach ausge-
legt, um einen zu gro-
Ben Arbeitszuwachs
iber der Lebensdauer
zu vermeiden. Fiir den

Neuzustand ergibt sich dadurch prinzipbedingt
eine Betdtigungsarbeit an der Anpressplatte in
der Gréf3enordnung von 800 %, die mit zuneh-
mendem Verschleify auf etwa 1000 % anwadchst.

Ohne eine Betriebspunktverschiebung durch
den Belagverschleif} kann die Tellerfederkennli-
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Krafte und Wege an den Tellerfederzungen

Ausriickweg sp

nie dem Verlauf der Belagfederkennlinie ange-
ndhert werden, wodurch die Ausriickarbeit an
der Anpressplatte reduziert wird.

Bei der von LuK im Jahr 1994 eingefiihrten SAC
wurde dieses Prinzip realisiert. Durch den kraft-
gesteuerten Verstellmechanismus bleibt der



Betriebspunkt nahezu konstant. Dadurch kann
die Arbeit im Vergleich zur konventionellen
Kupplung im Neuzustand deutlich auf etwa 640
% reduziert werden (Bild 5) — ohne signifikanten
Anstieg liber der Lebensdauer. Damit vergroBert
sich der Vorteil einer SAC gegeniiber einer
konventionellen Kupplung deutlich, wenn diese
Systeme {iber dem Belagverschleif3 verglichen
werden.

Unabhdngig davon, ob eine konventionelle
Kupplung oder eine SAC eingesetzt wird, sind
zum Betédtigen der Tellerfeder Hebel notwendig,
die bei heutigen Tellerfederkupplungen durch
die Tellerfederzungen realisiert sind (Bild 6).
Diese Konstruktion ist giinstig hinsichtlich Kos-
ten und Bauraum, ungiinstig hinsichtlich Steifig-
keit und damit verbundener Wegverluste beim
Ausriicken. Dadurch erhéht sich bei einer SAC
die Arbeit auf ca. 720 %, bezogen auf die in der
Belagfederung gespeicherte Energie. Fiir eine
Anwendung mit 300 Nm sind daher zum Ausrii-
cken der Kupplung ca. 72 Joule aufzubringen.
Weitere Steifigkeitsverluste sind im Ausriicksys-
tem zu lokalisieren (siehe Bild 7).

Insgesamt muss der Fahrer fiir ein Kupplungs-
system mit SAC 800 % der Arbeit aufbringen, die
eigentlich notwendig ist, um die Momenteniiber-
tragung der Kupplung sicher zu stellen (Bild 7).

! Fp, sp

| Ideal steif
1
\J

Betdtigungsarbeit

Wp=8,0])
'y
e
s
©
3
o

Pedalweg sp
Bild 7  Krafte und Wege am Kupplungspedal

Wie bereits in Bild 3 gezeigt, entspricht dies fiir
eine Anwendung mit 300 Nm einer Betdtigungs-
arbeit von 8,0 Joule.
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Zusammensetzung der Betatigungsarbeit bei einem Kupplungssystem mit SAC
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Die eben beschriebe-
ne Zusammensetzung
der Betatigungsarbeit
zeigt zugleich den
Stand der Technik
auf. Sicherlich haben
diese Systeme durch
die  Entwicklungen
in den vergangenen
Jahren einen hohen
Standard  erreicht.
Dennoch ist davon
auszugehen, dass ein
signifikantes Potenzi-
al noch nicht ausge-
schopft wird, immer-
hin betragt der Anteil
der Steifigkeitsver-
luste etwa 20 % der
gesamten Betdtigungs-
arbeit (rote und gelbe
Anteile in Bild 8).

Diese Verluste kon-
nen zum einen durch
eine  konsequente
Optimierung der Ein-
zelbauteile, zum an-

deren durch eine
Optimierung des Schwungrad
gesamten Systems

reduziert werden.
Bild 9

Verlustreduzierung
durch Bauteil-
optimierung

Wie aus Bild 8 ersichtlich, ist etwa die Halfte der
Verluste auf die Steifigkeit der Tellerfederzungen
zurilickzufiihren. Das bedeutet, dass 10 % der Arbeit
am Kupplungspedal durch diese Nachgiebigkeit
verursacht werden. Es ist daher nahe liegend, die-
ses Bauteil in besonderer Weise hinsichtlich mog-
lichen Optimierungspotenzials zu untersuchen.

Die Einflihrung der Tellerfederkupplung im Jahre
1962 brachte augenscheinlich ausschlieBlich
Vorteile. Bei geringem Bauraumanspruch konn-
ten Federn mit nahezu konstanter Kraft und mit
hohen Anpresskréften dargestellt werden.
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Ausriicklager

— Kupplungsgabel

Funktion ,,Betatigen*
Ausriickhebel

Schraubenfederkupplung

Bei der Tellerfederkupplung wird die Tellerfeder
sowohl fiir die Erzeugung der Anpresskraft als
auch zur Betdtigung genutzt. Mit der Dicke der
Tellerfeder ist somit im Wesentlichen auch die
Steifigkeit der Zungen und damit die Steifigkeit
der Betdtigung definiert.

Bei den Schraubenfederkupplungen war diese
Funktionalitat klar getrennt (siehe Bild 9).

Dieser Zielkonflikt zwischen Anpresskraft und
Betdtigungssteifigkeit ldsst sich aber auch bei
Tellerfederkupplungen auflosen. Hierzu werden
bei LuK verschiedene Mdglichkeiten untersucht.

Bearbeiteter Kraftrand

Durch ,,Schwdachung® des Kraftrandes lassen
sich Tellerfedern mit hoher Zungensteifigkeit
darstellen. Dies erlaubt zum Beispiel eine Anhe-



Kupplung und Ausriicksystem

Bearbeiteter
Kraftrand

Bild 10 Tellerfeder mit bearbeitetem Kraftrand

bung der Dicke der Tellerfeder um 50 % bei gleich
bleibender Anpresskraftkennlinie (Bild 10).

Versteifte Tellerfeder

Durch Zusatzelemente wird die Biegesteifigkeit
der Tellerfeder erhdht. Diese Mafinahme bringt
bei konsequenter Umsetzung einen Steifigkeits-
gewinn von 80 % (Bild 11).

Zusatzelement

Bild 11 Tellerfeder mit Zusatzelementen

Tellerfederdesign

Die Dicke der Tellerfeder wird hier beziiglich der
Betdtigungssteifigkeit optimiert (Bild 12). Die
Geometrie des Kraftrandes wird mit FE-Optimie-
rungstools so definiert, dass die gewiinschte
Anpresskraftkennlinie dargestellt wird. Mit die-
ser MaBnahme ldsst sich die Dicke einer Tellerfe-
der bei gleich bleibender Anpresskraftkennlinie
problemlos verdoppeln.

Bild 12 Geometrieoptimierte Tellerfeder

Verlustreduzierung
durch Gesamt-
systemoptimierung

Durch eine intensive Betrachtung des Gesamt-
systems Kupplung und Betdtigung konnen
Schwachstellen aufgezeigt und bei zukiinftigen
Entwicklungen durch eine verbesserte Ausle-
gung ersetzt werden.

Neben der klassischen Vorgehensweise in Form
von iterativen Abstimmprozessen werden bei
LuK verstarkt simulationsgestiitzte Optimie-
rungsverfahren angewendet. Eine Methode in
diesem Zusammenhang ist die statistische Ver-
suchsplanrechnung. Die hierbei zugrunde geleg-
te Vorgehensweise wird ausfiihrlich im Beitrag
»Simulationstechnik am Beispiel des ZMS“ [2]
beschrieben.

Durch diese Methode kénnen sowohl durch viele
kleine Anderungen optimierte Ergebnisse
erreicht, als auch allgemeingiiltige Tendenzen
abgeleitet werden. Ein Beispiel hierfiir ist die

sVerlustreduzierung durch Steifigkeitsreduzie-
rung

eines hydraulischen Ausriicksystems. Dies ist
zundchst ein Widerspruch, der erst bei ndaherer
Betrachtung verstandlich wird.

Eine gdngige Darstellung der Steifigkeit von
Ausriicksystemkomponenten ist der Zusam-
menhang zwischen der Volumenaufnahme und
dem Druck. Bild 13 zeigt am Beispiel eines Zen-
tralausriickers (Concentric Slave Cylinder -

LuK KOLLOQUIUM 2006
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CSC)  schematisch
den Messaufbau zur
Ermittlung dieser
Charakteristik, sowie
die dafiir typische
Darstellungsform fiir
das Ergebnis. Diese
Vorgehensweise ist
zur Beschreibung
der Einzelkomponen-
te sicherlich richtig.
In Bezug auf das
Gesamtsystem st
diese  Betrachtung
jedoch nicht uneinge-
schrankt geeignet,
da hier nur der
Zusammenhang zwi-
schen Verlustweg am
Pedal und Ausriick-
kraft der Kupplung von Bedeutung ist.

Die Volumenaufnahme von Geber- und Nehmer-
zylinder wird unter anderem von der dynami-
schen Dichtung beeinflusst.

Im drucklosen Zustand verbleibt ein Freiraum
zwischen Dichtung und Zylinderwand. Dieser
ergibt sich aus der in Bild 14 gekennzeichneten
roten Flache multipliziert mit der Dichtungsldn-
ge. Wird der Zylinder mit Druck beaufschlagt, so
wird dieses Verlustvolumen Vy, zundchst von der
Dichtung aufgefiillt. Die Dichtung selber kann als
nahezu inkompressibel betrachtet werden. Zwi-
schen der Volumenaufnahme und der Dichtungs-
lange kann ein proportionaler Zusammenhang
angenommen werden.

Daraus folgt unmittelbar, dass eine Vergrofie-
rung der Kolbenflachen eine VergroBerung der

Kolbenflache A
<
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Bild 13 Messung der Volumenaufnahme von Ausriicksystemkomponenten

Volumenaufnahme zur Folge hat. Damit wird
die Steifigkeit von Geber- und Nehmerzylinder
bei der iiblichen Darstellung zundchst herabge-
setzt und die Volumenaufnahme erhéht (Bild 15).
Dass damit auch ein erhéhter Verlust fiir das
Gesamtsystem folgt, ist in Bezug auf das
Gesamtsystem ein Irrtum, wie sich im Folgenden
zeigen wird.

Die Eingangsgrofie fiir das Gesamtsystem ist
nicht der Druck, sondern die Ausriickkraft der
Kupplung. Bei Vergroflerung der Flachen sinkt
demnach der Systemdruck.

Ein signifikanter Vorteil wird erst klar erkenn-
bar, wenn nicht die Volumenaufnahme,

sondern der Verlustweg am Kupplungspedal
tiber der Ausriickkraft betrachtet wird (Bild
16).

M Verlustvolumen Vy

Bild 14 Verlustvolumen am Beispiel eines Zentralausriickers (CSC)
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Bild 15 VergroBerung der Volumenaufnahme bei
VergroBerung der Kolbenflachen

Diese Erkenntnis wurde bereits anhand von Pro-
totypen verifiziert. Hierbei wurden ausgehend
von einem heute {iblichen System (Geberzylin-
derflache 285 mm2, Nehmerzylinderflache 775 mm2)
die Zylinderflachen exemplarisch um 30 % ver-
grofiert (Geberzylinderflache 380 mm2, Nehmer-
zylinderfliche 1025 mm?2). Durch diese Maf3-
nahme wurde der Verlustweg am Kupplungs-
pedal bei einer Ausriickkraft von 2000 N von
25 mm um 30 % auf 17 mm verringert (Bild 16) —
eine bemerkenswerte Verbesserung aufgrund
einer gesamthaften Betrachtung von Kupplung
und Betatigung.

Hiermit kann mit einem jahrzehntelangen Irrtum
— auch der Experten — aufgerdumt werden.

Die heute gdngigen Flachen der Geber- und Neh-
merzylinder stammen im Wesentlichen aus den
standardisierten Groflen der Bremszylinder.
Diese sind aber nach dieser neuen Erkenntnis in
Frage zu stellen bzw. neu zu definieren.

Fa

Mafinahmen zur
Reduzierung der
Betatigungskraft

Der erste und auch nahe liegende Ansatz wurde
bereits im vorangegangenen Kapitel beschrie-
ben — die Optimierung des vorhandenen Systems.
Nach derzeitigem Kenntnisstand kann dieses
Potenzial zur Reduzierung der Betdtigungskrafte
um etwa 10 % bis 15 % genutzt werden, womit
nun bei vertretbaren Pedalwegen und -kraften
Motormomente bis 350 Nm abgedeckt werden
konnen. Dariiber hinaus werden weiterfiihrende
Mafinahmen erforderlich, um Betdtigungskréfte
kleiner 110 N zu realisieren. Hierzu gibt es eine
Reihe von Moglichkeiten, die in den nachfolgen-
den Kapiteln ndher beschrieben werden:

e Arbeitsumverteilung
e Energiespeicher
e Mehrscheibenkupplung

e Fremdenergie (aktive Unterstiitzung)

Clutch by Wire

Arbeitsumverteilung

Bei der Arbeitsumverteilung bleibt die Gesamt-
arbeit konstant und wird lediglich giinstiger {iber
dem Betatigungsweg verteilt. Das Prinzip ist ein-
fach: Bei niedrigem Kraftniveau soll die Arbeit
erhoht werden, um sie im Bereich hohen Kraftni-
veaus reduzieren zu kénnen (Bild 17).

Inshesondere kraftreduzierte Kupplungen haben
prinzipbedingt durch die Anndherung vonTeller-
und Belagfederkennlinie einen starken ,,drop-
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Bild 16 Zusammenhang zwischen Pedalverlustweg und Ausriickkraft
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Bild 17 Arbeitsumverteilung bei der Kupplungsbetatigung

off“ in der Ausriickkraftcharakteristik. Daher
kann mit der Umverteilung ein doppelter Effekt
erzielt werden, ndamlich die Realisierung einer
harmonischen Kraftcharakteristik sowie die
Absenkung der maximalen Betdtigungskraft.

Die technische Losung besteht in einer variablen
Ubersetzung der Kupplungsbetitigung. Bei nied-
rigen Betdtigungskriften wird die Ubersetzung
reduziert und bei hohen Betdtigungskraften
erhdht. Ein Kupplungssystem bietet mit Kupp-
lung, Hydraulik und Pedal drei Méglichkeiten die
Variabilitat umzusetzen. Gegen eine konstrukti-
ve Umsetzung innerhalb der Kupplung sprechen
Bauraum und Toleranzempfindlichkeit. Bei LuK
werden daher die Varianten ,,Variable hydrauli-
sche Ubersetzung® und ,,Variable Pedaliiberset-
zung“ verfolgt.

Variable hydraulische Ubersetzung

Die hydraulische Ubersetzung ergibt sich aus
dem Flachenverhéltnis von Nehmer- zu Geberzy-
linder. Dies bedeutet, dass die Variabilitdt durch
eine Verdnderung einer der beiden Flachen als

Taillierung

Bild 18 Geberzylinder mit variablem Querschnitt
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Pedalkraft Fp in N

Funktion des Kolbenhubes erreicht werden kann.
Die Umsetzung im Nehmerzylinder ist allerdings
aufgrund der Toleranz- und Verschleif3situation
des Kupplungssystems nicht beherrschbar. Der
Grund dafiir ist, dass die Kolbenposition des
Nehmerzylinders iiber der Geamtbauteilelebens-
dauer betrachtet, nicht eindeutig einer bestimm-
ten Kupplungsposition entspricht. Daher wird
bei LuK der Geberzylinder mit variabler Kolben-
flache entwickelt (Bild 18). Eine Konstruktion mit
bewegter Primdrdichtung und variablem Zylin-
derdurchmesser ist zu bevorzugen, da hierbei
die grofiten Driicke bei geringstem Dichtungs-
spalt auftreten und dadurch die Gefahr der Spalt-
extrusion minimiert wird.

Vorteile des variablen Geberzylinders sind ein
relativ geringer konstruktiver Aufwand ohne
zusétzliche Bauteile bei neutralem Bauraumbe-
darf. Da die Variabilitdt durch den verdnderli-
chen Dichtspalt realisiert wird, sind dieser Kon-
struktion Grenzen gesetzt. Die derzeit erprobte
Spreizung (Unterschied zwischen gréfter und
kleinster Ubersetzung) betrdgt 14 %. Da die
Gesamtarbeit konstant bleiben muss, ergibt sich
ein Potenzial zur Kraftabsenkung von ca. 7 %.
Kombiniert mit den oben beschriebenen Opti-
mierungsmaflnahmen sowie einer modifizierten
UTF kénnen mit dieser Losung Motormomente
bis 400 Nm bei Pedalkraften kleiner 110 N abge-
deckt werden.

Variable Pedaliibersetzung

Fiir Motormomente gréf3er 400 Nm ist eine varia-
ble Pedaliibersetzung (Variable Pedal Ratio -
VPR) ein viel versprechender Ansatz. Das Prinzip
ist gleich dem im vorangegangenen Abschnitt,
wobei mit einer mechanischen Konstruktion auf-

— Mit konstanter Kolbenfldche
Mit variabler Kolbenfldche
100 /_\ |
/—\ - )
0 100

Pedalweg sp in mm



Rolle R1

Kulissenbahn

Rolle R2

Bild 19 Kupplungspedal mit variabler Ubersetzung

grund einer Spreizung von bis zu 60 % mehr
Arbeit umverteilt werden kann. Das Potenzial zur
Kraftreduzierung liegt hiermit bei etwa 30 %,
womit nun Anwendungen bis 5oo Nm bedient
werden kdnnen.

Bild 19 zeigt einen Serienentwurf fiir diese
Losung. Das System besteht aus zwei am Pedal
gelagerten Rollen und einer fest mit der Kolben-
stange verbundenen Kulissenbahn. Beim Betati-

Kraftzentrum

Kleine Pedaliibersetzung

Bild 20 Zusammenhang Kulissenbahn und Pedaliibersetzung

gen des Kupplungspedals folgen die Rollen der
Kulissenbahn, wobei jede der beiden Rollen eine
Kraft senkrecht zur Bahn abstiitzen kann (Bild
20). Die Wirklinien fi, und fp, dieser beiden Kraf-
te und die Wirklinie f, der Kolbenkraft schneiden
sich im Kraftzentrum des Systems. Der parallele
Abstand [, (sp) der Wirklinie f zur Pedaldrehach-
se bestimmt den Hebelarm und damit die Uber-
setzung des Kupplungspedals in Abhdngigkeit
des Pedalweges sp.

Durch die Gestaltung der Kulisse sind auf diese
Weise beliebige Ubersetzungsverliufe des
Kupplungspedals iiber dem Pedalweg moglich.
Es gibt jedoch konstruktive Grenzen in Form von
Kolbenquerkraft, Flachenpressung und System-
steifigkeit.

Bild 21 zeigt ein Beispiel fiir die Messung der
Pedalkraft mit einem Funktionsmuster. Ausge-
hend von einer maximalen Pedalkraft von 200 N
und einem Drop-Off von 100 N konnte mit diesem
System die maximale Pedalkraft auf 160 N bei
einem Drop-Off von 4o N reduziert werden.

Ein giinstiger Nebeneffekt zu der flacheren Pedal-
kraftkennlinie ist eine ebenfalls flachere Kenn-
linie des Kupplungsmomentes im Bereich zwi-
schen dem Greifpunkt und etwa 100 Nm, da dort
eine grofere Ubersetzung wirkt als bei einem
vergleichbaren System ohne variable Uberset-
zung. Dadurch ergibt sich eine bessere Modu-
lierbarkeit der Kupplung im unteren Momenten-
bereich (Staufahrt oder Rangierbetrieb).

Grof3e Pedaliibersetzung
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Bild 21 Pedalkraftmessung mit und ohne variable
Pedaliibersetzung

Verglichen mit der variablen hydraulischen Uber-
setzung steigt mit der hier vorgestellten Variante
der konstruktive Aufwand. Es sind zusétzliche
Bauteile notwendig und die Anforderungen an
den Bauraum und die Schnittstelle Geberzylin-
der zu Pedal steigen. Um diese Anforderungen
moglichst gering zu halten, wird die von LuK ent-
wickelte Variante weitgehend in den Geberzylin-
der integriert. Bei der in Bild 19 dargestellten
Konstruktion muss pedalseitig lediglich ein
zweiter Befestigungspin vorgesehen werden.

Energiespeicher

Energiespeicher werden im Bereich niedriger
Betdtigungskrafte aufgeladen und geben ihre
Energie im Bereich hoherer Betdtigungskrafte
wieder ab. In heutigen Systemen wird dieses
Prinzip in Form der Ubertotpunktfeder (UTF) am
Pedal bereits hdufig angewendet. Ubertotpunkt-
federn haben den Vorteil, dass sie im unbetétig-
ten System bereits vorgespannt sind. Dadurch
wird die Betdtigungsarbeit nicht nur umverteilt,
sondern insgesamt reduziert. Ubertotpunktfe-
dern haben bezogen auf den Totpunkt immer
eine punktsymmetrische Charakteristik, da-
durch sind der Kraftkorrektur bereits prinzipbe-
dingte Grenzen gesetzt. Eine Weiterentwicklung
insbesondere in Kombination mit den Anforde-
rungen der SAC-Kennlinien sind zweistufige UTF-
Kennlinien (Bild 22). Dadurch konnten bisher
auch kritische Anwendungen komfortabel aus-
gelegt werden. Im Hinblick auf die steigenden
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Bild 22 Pedalkraftverldufe mit ein- und zweistufiger UTF

Motormomente stoflen diese Systeme an ihre
Grenzen. Wie eingangs erwadhnt, sind bereits ab
einem Motormoment von 350 Nm kaum noch
Pedalkrafte kleiner 110 N zu realisieren.

Bei LuK werden daher Alternativen untersucht.
Das Kupplungssystem bietet hier ebenfalls drei
mogliche Einbauorte: Kupplung, Hydraulik oder
Pedalanlage. Eine Integration in die hydrauli-
sche Einheit wdre nur durch eine umfangreiche
Umgestaltung moglich. Bei LuK werden daher
die Varianten ,,Kupplung mit Servofeder” und
»Pedalanlage mit Blattfeder, Rolle und Kulisse*
verfolgt.

Kupplung mit Servofeder

Die Integration der Servofeder in die Kupplung
bietet ein Kraftreduktionspotenzial von bis zu
20 N am Kupplungspedal und ist eine in sich
autarke Losung (Bild 23). Allerdings gehen hier
alle Toleranzen der Tellerfederzungenhdhe inklu-
sive Kupplungsverschlei3 ein und fiihren zu
einer grofien Varianz im Kraftniveau und in der
Kraftcharakteristik.
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Bild 24 Energiespeicher mit Blattfeder, Rolle und Kulisse
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Pedalanlage mit Blattfeder,
Rolle und Kulisse

Bei diesem System dient eine Blattfeder, die mit
dem einen Ende fest mit der Pedalbox verbunden
ist, als Energiespeicher (Bild 24). An dem freien
Ende befindet sich eine gelagerte Rolle, die auf
die pedalseitige Kulisse driickt, womit das not-
wendige Drehmoment um den Pedaldrehpunkt
erzeugt wird.

Im Vergleich zur konventionellen UTF bietet
dieses System eine Reihe von Vorteilen:

e Beliebige Unterstiitzungscharakteristik

Antrittskraft unabhdngig von Unterstiitzungs-
kraft

Push-Pull-Push mdglich

Bei der heute eingesetzten UTF ist nur eine Kraft-
richtungsumkehr méglich. Vor dem Totpunkt er-
zeugt die UTF zur Pedalriickstellung eine positive
Kraft und nach dem Totpunkt zur Pedalkraftreduzie-
rung eine negative Kraft. Bei dem hier vorgestellten
Federsystem kann die Kraftrichtung prinzipiell
beliebig oft umgekehrt werden (Push-Pull-Push-
Funktion, Bild 24). Dadurch kann bei zu geringer
Riickstellkraft in ausgekuppelter Pedalposition
auch das Pedalkraftminimum angehoben werden.

Messungen mit Funktionsmustern fiihrten zu guten
Ergebnissen mit einem deutlichen Leistungsge-
winn gegeniiber der heute eingesetzten Ubertot-
punktfeder. In dem Beispiel in Bild 24 wird bei

t Push Pull Push
0 25 50 75 100 125 150
Pedalweg sp in mm
— Ohne UTF
Mit UTF
— UTF
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einer gewiinschten Antrittskraft von 15 N das Pedal-
kraftmaximum um 65 N reduziert. Bemerkenswert
ist hierbei, dass das System nahezu reibungsfrei
arbeitet (relativ geringe Zunahme der Hysterese).

Mit diesem System kénnen ebenfalls Anwendun-
gen bis oo Nm bei einer gewiinschten maxima-
len Pedalkraft von 110 N abgedeckt werden. Kon-
struktive Grenzen werden durch die zuldssige
Spannung in der Blattfeder und die Flachenpres-
sung zwischen Rolle und Kulissenbahn gesetzt.

Mehrscheibenkupplung

Durch die VergréRerung der Anzahl der Reibfla-
chen ldsst sich in der Mehrscheibenkupplung
die Betdtigungskraft absenken. Bei einer Zwei-
scheibenkupplung ist zum Beispiel die Absen-
kung der Betitigungskraft bei gleichem Ubertra-
gungsmoment um 40 % maoglich. Ein Teil des
eigentlichen Vorteils wird fiir die Sicherstellung
des Trennens der beiden Kupplungsscheiben
allerdings wieder aufgezehrt (Bild 25).

Neben den Kraftvorteilen bietet die Mehrscheiben-
kupplung auch eine verbesserte Warmekapazitat
bzw. das Potenzial, die Kupplung im Durchmes-
ser zu verkleinern. Axial sind ca. 20 mm mehr
Bauraum notwendig.

Bei LuK sind inzwischen verschiedene Zwei-
scheibenkupplungen fiir Motormomente {iber
500 Nm in Serienanwendung. Diese Kupplungen
sind ausschlieBlich in der bewdhrten SAC-Tech-
nologie ausgefiihrt.

Fremdenergie zur
Reduzierung der Pedalkraft

LuK geht derzeit davon aus, dass bei den heute
tiblichen Pedalwegen (120 .. 160 mm) und
Kupplungsabmessungen im Pkw-Bereich fiir
ein Motormoment von 500 Nm gerade noch
eine Pedalkraft von 110 N realisiert werden
kann. Fiir Anwendungen oberhalb 500 Nm, bei
denen eine Zweischeibenkupplung nicht
umsetzbar ist, gibt es die Mdglichkeit, das
Kupplungspedal analog der Servolenkung
aktiv zu unterstiitzen. Eine solche aktive Unter-
stiitzung erfordert hohen konstruktiven Auf-
wand. Mogliche Einsatzgebiete solcher ver-
gleichsweise aufwdndigen Konstruktionen
sind:

e Geforderte Pedalkréfte unter 110 N bei
Anwendungen zwischen 400 Nm
und 500 Nm

e Anwendungen iiber 500 Nm

e Verkiirzung Pedalweg / Neudefinition
Ergonomie

e Anwendungen auflerhalb des Kfz-Bereichs
(z.B. Nfz, Traktoren)

e Nachriistung
e Sonderausstattung

Bei LuK wurde eine Vielzahl moglicher Varianten
und Anordnungen fiir eine aktive Unterstiitzung
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Bild 25 Konstruktion und Kennlinien einer Zweischeibenkupplung



untersucht. Wichtige Entwicklungsziele waren
hierbei:

e Eigenstdndige, leicht zu adaptierende Einheit

e Geringste Schnittstellenanforderungen
(Add-On)

e Funktionalitdt unabhdngig von anderen
Aggregaten (z.B. Verbrennungsmotor)

e Abgrenzung von Clutch by Wire

e Erhaltung der direkten Verbindung zwischen
Kupplung und Kupplungspedal

Diesen Anforderungen wird das bei LuK entwi-
ckelte elektrohydraulische System CSA (Clutch
Servo Assistance) gerecht. Hierbei handelt es
sich um eine elektromotorisch angetriebene
Pumpeneinheit, die direkt zwischen Nehmer-
und Geberzylinder positioniert ist (Bild 26).

Elektromotor

Elektronik

Hydraulik

Bild 26 Clutch Servo Assistance (CSA) - Anordnung im
Gesamtsystem

Die Einheit besteht aus Elektromotor, Elektronik
und Hydraulik, wobei die Elektronik lediglich zur
Uberwachung dient, um das System hinsichtlich
Uberlast (Temperatur, Strom) zu schiitzen. Fiir
die eigentliche Funktionalitdt wird sie nicht
bendtigt.

Die Hydraulik (Bild 27) besteht aus einer Innen-
zahnradpumpe, einem Regelventil und einem

Innenzahnradpumpe

Regelventil

Sicherheitsventil

Bild 27 Hydraulik des CSA

Sicherheitsventil, welches eine Kupplungsbeta-
tigung unter allen Bedingungen gewahrleistet.

Das System hat fiinf mogliche Betriebszustande:

Elektronik und Elektromo-
tor unbestromt

Ruhezustand

Stand-By-Betrieb  Elektronik bestromt,

Elektromotor unbestromt

Pumpe dreht Regelventil offen

Pumpe dreht Regelventil im

Betriebspunkt

Notbetrieb Betdtigung liber

Sicherheitsventil

Das System befindet sich im Ruhezustand, wenn
beispielsweise der Ziindschliissel abgezogen
ist. In diesem Zustand ist das gesamte System
inaktiv und stromlos. Damit hat das System kei-
nen Energiebedarf und es ist keine Funktionali-
tat gegeben.

Ist eine mogliche Betdtigungsabsicht gegeben,
befindet sich das System im Stand-By-Betrieb.
Dieser Zustand ist beispielsweise dadurch defi-
niert, dass sich der Ziindschliissel im Ziind-
schloss befindet. Die Elektronik ist nun aktiv, der
Elektromotor jedoch weiterhin unbestromt.

Wird ausgehend vom Stand-By-Betrieb das
Kupplungspedal betétigt, wird die Pumpe vom
Elektromotor angetrieben. Zunachst erfolgt bis
zu einer frei wahlbaren Druckschwelle pg im Aus-
riicksystem noch keine Unterstiitzung, da das
Regelventil durch eine Feder vorbelastet ist. Die
Steuerkante ist noch vollstandig gedffnet und
die Pumpe kann keinen Druck aufbauen.

Wird die Druckschwelle ps iiberschritten, erfolgt
eine druckproportionale Unterstiitzung und das
Ausriicksystem wird in die Druckbereiche Hoch-
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druck (pyenmer Uund
Niederdruck (Pgeper)
aufgeteilt (Bild 28 und
Bild 29). Die Propor-
tionalitdat wird durch

den Reduktionsfak-

tor k ausgedriickt

und durch das Fl3- Froan "
chenverhiltnis A,/A, 4k

des Regelventils be-
stimmt. Ist beispiels-
weise eine Halbierung
des Druckniveaus ober-
halb der Einschalt-
schwelle pg im Geber-
zylinder erwiinscht,
ergibt sich fiir das Regelventil ein Flachenver-
héltnis von A, /A, = 1/2.

Zusammenfassend ergibt sich fiir die Auslegung
des Regelventils die folgende charakteristische
Gleichung:

Pgeber = Ps =& =k

Pnehmer = Ps A1

PNehmer

Durch die beiden Parameter Druckschwelle pg
und Reduktionsfaktor k kann damit die Pedal-
kraftkurve exakt auf zwei Zielwerte korrigiert
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Pedalkraft Fp in N

100

T 2
A= i od,

T 2 2
A2=Z ° (d;-dy)
Freder

pS A:I.-AZ

¢dz: @d,

<>

PGeber

Bild 28 Pumpe dreht, Regelventil im Betriebspunkt (Unterstiitzung)

werden. Bild 29 zeigt hierfiir ein Beispiel. Ausge-
hend von einer maximalen Pedalkraft von 250 N
ohne CSA soll dieser Wert auf einen Zielwert von
120 N mit CSA reduziert werden. Fiir den
anschlieBenden Pedalkraftabfall (Drop-Off) gilt
ein Zielwert von 20 N. Diese Vorgaben konnten
durch eine Einschaltschwelle von 30 N (ent-
spricht einer Druckschwelle ps von 5 bar) und
einem Reduktionsfaktor von o,4 erreicht werden.

Eine preisgiinstigere Variante fiir den CSA ist bei-
spielsweise ein Direktantrieb der Pumpe {iber

Einschaltschwelle

60
— Ohne Servounterstiitzung

Mit Servounterstiitzung

Bild 29 Messung der Pedalkraft mit und ohne CSA
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die Nebenaggregate. Der Vorteil hierbei ist der
Entfall von Elektromotor und Elektronik, wodurch
unter anderem die Systemkosten signifikant
gesenkt werden konnen. Nachteile sind eine
hohere Anforderung an die Schnittstellen zu
anderen Systemen, sowie die fehlende Funktio-
nalitat bei nicht laufendem Verbrennungsmotor.

Clutch by Wire

Bei modernen Motoren ist das Gaspedal nicht mehr
mechanisch mit der Drosselklappe oder der Ein-
spritzanlage verbunden. Stattdessen befindet sich
am Gaspedal lediglich ein Sensor, der iiber ein
Steuergerdt den Fahrerwunsch an einen Aktor
weitergibt (elektrisches Gaspedal). Dadurch ist die
Moglichkeit geschaffen, die Motorcharakteristik
beliebig an die Fahrsituation anzupassen. Dies
ist mittlerweile eine Grundvoraussetzung, um das
Potenzial heutiger Motoren optimal zu nutzen und
einen komfortablen Antrieb zu gewdhrleisten.

Ein vergleichbares Potenzial fiir die Kupplung
bietet ein Clutch by Wire-System (CbW, Bild 30).
Dies ist die Einstiegsvariante der Familie der
automatisierten Schaltgetriebe und stellt aus
Sicht des Handschaltgetriebes die komplexeste
Variante zur Kupplungsbetdtigung dar. Bei
einem CbW entfallt das Ausriicksystem als feste
Verbindung zwischen Kupplung und Kupplungs-
pedal und wird durch einen Pedalwegsensor, ein
Steuergeradt und einen Aktor zur Kupplungsbetd-
tigung ersetzt (Bild 30). Die Gestaltung der Betd-
tigungskraft ist durch eine Pedalfeder oder einen
vergleichbaren Mechanismus frei wadhlbar.

Steuergerat Pedalwegsensor

Kupplungsaktor

Drehzahlsensor
Getriebeeingangswelle

Bild 30 Clutch by Wire (CbW)
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Bild 31  Entwicklung der Volllastkennlinien eines 2,0-Liter-

Dieselmotors

Damit ist eine optimale Auslegung unabhédngig
vom Motormoment moglich.

Um dem hohen Aufwand an Hard- und Software
gerecht zu werden, bietet ein CbW-System viel-
faltige Moglichkeiten, um den Fahrkomfort zu
verbessern. Hierzu z&dhlt insbesondere die
Schlupfregelung zur Schwingungsisolation zwi-
schen Verbrennungsmotor und Getriebe, auf die
in dem Beitrag ,Software fiir automatisierte
Getriebe* [3] eingegangen wird.

Analog dem oben erwdhnten elektrischen Gas-
pedal, kann mit CbW ebenfalls die Momenten-
charakteristik der Kupplung an die jeweilige
Fahrsituation angepasst werden. Ein wichtiges
Beispiel in diesem Zusammenhang ist der
Anfahrvorgang, der durch das Zusammenspiel
von Motormoment und Kupplungsmoment
geprdgt ist. Bild 31 zeigt, wie sich in den vergan-
genen Jahren die Volllastkennlinie eines 2,o0-
Liter-Dieselmotors verdndert hat. Im Bereich der
Leerlaufdrehzahl arbeiteten die Motoren damals
wie heute im Saugbetrieb, womit die maximalen
Motormomente bei geringen Drehzahlen nahezu
unverdndert sind. Die maximalen Motormomente
und damit auch die Kupplungsmomente haben
sich jedoch in den vergangenen Jahren verdrei-
facht (siehe auch Bild 1). Dies hat zur Folge, dass
bei niedrigen Drehzahlen (roter Bereich in Bild
31) ein geringes Motormoment mit einem hohen
Kupplungsmoment kombiniert ist.

Mit einem CbW kann dieser Umstand aufgelost
werden. Abhdngig von den Informationen iiber
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Motor- und Getriebedrehzahl wird der Zusam-
menhang zwischen Pedalweg und Kupplungs-
moment derart angepasst, dass Motor und Kupp-
lung in jeder Fahrsituation zueinander passen.

Bei LuK wurden bereits verschiedene Fahrzeuge
mit CbW-Prototypen ausgeriistet und getestet.
Dabei wurde durch die eben beschriebene
Funktion das Anfahrverhalten im Vergleich zum
konventionellen Kupplungssystem deutlich ver-
bessert.

Zusammenfassung

Die hier vorgestellten unterschiedlichen techni-
schen Losungen lassen sich klar den verschiede-
nen Anwendungen und Einsatzbereichen zuord-
nen.

Die Einsatzbereiche ergeben sich, wie in Bild 32
dargestellt, abhdngig von den Werten des maxi-
malen Motormoments und der gewiinschten
maximalen Pedalkraft. Die gezeigte Darstellung
ist durchaus als eine Empfehlung zur Industriali-
sierung zu sehen, die je nach Philosophie des
Fahrzeugherstellers auch abweichen kann.

Kleinere Schritte lassen sich erreichen mit unab-
hangiger Optimierung einzelner Komponenten.
Die technisch nachhaltigen Lésungen fiir die
Drehmomentanstiege der kommenden Jahre las-
sen sich nur {iber die zielgerichtete Dimensionie-
rung des Gesamtsystems losen.

Unabhédngig davon, welche Variante man bevor-
zugt, scheint der Aufwand zur Realisierung nied-
riger Pedalkrdfte bei hohen Drehmomenten
zundchst recht hoch. Wenn die Fahrzeugherstel-
ler aber kiinftig Fahrzeuge dieser Leistungsklas-
se mit manuell betdtigten Getrieben anbieten
mochten, muss kurzfristig mit der Entwicklung
der entsprechenden Systeme begonnen werden.

Eine solche Entwicklung erfordert die enge
Zusammenarbeit zwischen den Entwicklern des
Kupplungssystems und des Fahrwerkes. LuK hat
sich durch den Wechsel vom Komponenten- zum
Systemlieferant genau auf diese Anforderungen
bereits eingestellt. In Zusammenarbeit mit den
Automobilherstellern wird LuK deshalb auch kiinf-
tig innovative Losungen anbieten, die dem End-
kunden trotz deutlich gestiegener Motormomente
den optimalen Betatigungskomfort bieten.
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Bild 32 Optionen und Potenziale zur Reduzierung der Betatigungskraft
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