W. Merhof E.-M. Hackbarth
(Hersg.)

Fahrmechanik
der
Kettenfahrzeuge

Alle Rechte vorbehalten

ISBN: 978-3-943207-13-2



Dem Ingenieur, der sich mit den Aufgabenstellungen der Kraftfahrzeugtechnik
beschéftigt, steht ein umfangreiches Angebot an Fachliteratur zu Verfiigung. Die
Besonderheiten bei der Thematik der Fahrmechanik der Kettenfahrzeuge sind
manchmal nur gestreift, meist aber {iberhaupt nicht angefiihrt. Dieses Buch soll hier
einen Anschluss herstellen und Gesichtspunkte liefern, die Fahreigenschaften eines
Kettenfahrzeugs beurteilen zu kénnen. Es wurde von Dipl.-Ing. W. Merhof und Prof.
Dipl.-Ing. E.-M. Hackbarth erarbeitet, die zunichst an der Fachhochschule des Heeres
Darmstadt und in Folge an der Universitit der Bundeswehr Miinchen die Vorlesung
,Kettenfahrzeugtechnik* lehrten, deren Inhalt hier als Grundlage gedient hat. Im
Einzelnen werden Themenkreise behandelt, die sich bei Anwendungen - auf Grund der

hoheren Anforderungen - meist auf militdrische Kettenfahrzeuge beziehen.



Vorwort

Vorwort

Dieses Buches ist Nachfolger der seit liber zwanzig Jahren vergriffenen Auflagen des
im Leuchtturm-Verlag (Alsbach) von 1982 und 1985 erschienen Buches mit gleichem
Titel. Diese Neuauflage wurde sowohl beziiglich des Aufbaus als auch inhaltlich ent-
sprechend der fortschreitenden Entwicklung in der Fahrzeugtechnik {iberarbeitet, er-

génzt und aktualisiert.

Das vorliegende Buch soll in erster Linie eine Einfithrung in das komplexe Thema der
Fahrmechanik der Kettenfahrzeuge geben. Es sollen dabei nicht nur wehrtechnische
Fachleute angesprochen werden, sondern auch diejenigen in der Entwicklung zivil ge-
nutzter Kettenfahrzeuge und Verkehrssachverstindige. Dartiber hinaus soll es denen
auch Unterstiitzung geben, die ithr Wissen in der allgemeinen Fahrzeugtechnik erwei-

tern wollen.

Dem Ingenieur/der Ingenieurin und der/dem technisch Interessierten, die/der sich mit
der Kraftfahrzeugtechnik auseinandersetzt, steht zwar ein umfangreiches Angebot an
Literatur zur Verfligung, findet aber auf dem Gebiet der Kettenfahrzeugtechnik relativ
wenige und kaum zusammenhéingende Abhandlungen.

Die vorliegende Arbeit soll hier einen Anschluss herstellen. Sie ist bemiiht, das sich an
der Fachhochschule des Heeres Darmstadt bis 1979 und in der Nachfolge seit 1990 an
der Universitdt der Bundeswehr Miinchen im Fachgebiet der Kettenfahrzeugtechnik

angesammelte Wissen zusammenhangend darzustellen.

Die Fahrmechanik der Kettenfahrzeuge wird hier vor allem am Beispiel militérischer
Fahrzeuge dargestellt, da diese hier die hoheren Anforderungen stellen.

Ausgehend von diesen Anforderungen werden Problemstellungen unter Einbeziehung
der technischen und physikalischen Grundlagen aufgezeigt und die sich daraus erge-
benden Rahmenbedingungen fiir die Kettenfahrzeuge erldutert.

So wird auf den Antrieb mit seinen konventionellen und alternativen Moglichkeiten in
Verbindung mit den verschiedenen Kennungswandlerkonzepten eingegangen und ihre
Verwendung in Kettenfahrzeugen erortert. Fiir eine kiinftige Entscheidung eines alter-
nativen Antriebskonzeptes fiir ein Kettenfahrzeug muss allerdings ihre weitere Ent-
wicklung beobachtet werden. Einen breiten Raum nimmt Lenkféhigkeit und Lenkung

ein, die bei Kettenfahrzeugen vollig andere Herausforderungen als bei Radfahrzeugen
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stellt. Abgeschlossen wird mit den Laufwerken mit ihren gegentiber Radfahrzeugen in
weitem Bereich anderen Rahmenbedingungen.

Um diese Inhalte zu vertiefen und die Anwendung des Stoffes und damit der Grundla-
gen im Kettenfahrzeugbau deutlicher aufzuzeigen, ist ein Aufgabenteil erganzend hin-
zugefiigt worden. Mit diesen Berechnungsbeispielen werden die Aufgabenstellungen
der Fahrmechanik der Kettenfahrzeuge sowie die dargelegten Erkenntnisse und
Schliisse nochmals verdeutlicht und der Nachschlagewerkcharakter des Buches ver-
starkt.

Dezember 2015

W. Merhof E.-M. Hackbarth
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1 Einfiihrung

1 Einfﬁhrung (Zur Theorie von der Beweglichkeit von Kettenfahrzeugen)

Die fiir militdrische Kettenfahrzeuge zugangliche Literatur befasst sich in der Haupt-
sache mit ihrer Kampfkraft, wenig mit den fahrtechnischen Zusammenhingen. In die-
sem Buch soll auf die Beweglichkeit am Beispiel militdrischer Gefechtsfahrzeuge,
eingegangen werden, da bei diesen die hoheren Anforderungen erfiillt werden miissen
als bei den im zivilen Bereich verwendeten Kettenfahrzeugen. Hier werden Fahrzeuge
mit Kettenantrieb vor allem in der Bauwirtschaft zur Erdbewegung, weniger hiufig
auch in der Landwirtschaft als Schlepper eingesetzt. Daneben sind Einsatzzwecke in
Feuchtgebieten, Schneepisten und Expeditionen zu nennen. Diese zivilgenutzten
Fahrzeuge sind iiberwiegend Langsamldufer, mit Hochstgeschwindigkeiten bis 20 bis
30 km/h.

Die Beweglichkeit bestimmt zusammen mit den Faktoren Feuerkraft, Schutz, Fiihrbar-
keit und Verfiigbarkeit den Kampfwert eines Gefechtsfahrzeugs. Eine eindeutige Prio-
ritdt gilt fiir keinen dieser Begriffe, zumal sie miteinander verkniipft sind. So verbes-
sert z.B. ein hohes Beschleunigungsvermogen - ein Parameter der Beweglichkeit - den
Schutz eines Fahrzeugs und ein gutes Laufwerk die Beweglichkeit und den Feuer-
schutz, da es in gewissem Umfang eine Vorstabilisierung fiir die Waffe bewirkt. Ein
gutes Laufwerk unterstiitzt indirekt die Fiihrbarkeit, indem es die Belastung der Besat-
zung senkt und eine hohe Dauergeschwindigkeit zuldsst. Letztere und ein geringer

Verbrauch verbessern die Verfiigbarkeit.

Beweglichkeit
Feuerkraft Schutz

Verfiigbarkeit Fiihrbarkeit

Abb. 1.1: Grundsétzliche Anforderungen an ein Gefechtsfahrzeug
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Die Beweglichkeit eines Kettenfahrzeugs wird durch die kraftfahrttechnische Leis-
tungsfahigkeit und die eines militdrischen zudem durch seine taktische Verwendbar-
keit bestimmt. Die Beweglichkeit umfasst unter anderem (vergl. auch Tabelle 1.1 und
Kapitel 5.1.2):

Hierfiir ist z.B. die spezifische Motor-
- Beschleunigung ~ leistung (auch Leistungsgewicht ge-
nannt) als Anhaltswert maB3gebend. Sie
- Querbeschleunigung ist allerdings als kennzeichnende Grof3e
problematisch, da die zum Teil erhebli-
- Geschwindigkeit >_ chen Triebwerksverluste und in man-
chen Fillen die Liifterleistung - der Luf-
- Steigfahigkeit ter ist dann aus Platzgriinden auf dem

Getriebeblock angebracht - von der Mo-

- Lenkbarkeit _ torleistung abgezogen werden miissen,
um die an sich relevantere Leistung am
Triebrad zu erhalten (vergl. Abb. 1.2).

- Spezifischer Bodendruck als MaB fiir die Geldndegéngigkeit

- Bremseigenschaften

- Watfdhigkeit

- Unterwasserfahrfahigkeit

- Grabeniiberschreitfahigkeit

- Kletterfahigkeit (Uberwinden eines senkrechten Hindernisses)

- Bodenfreiheit

- Verbrauch auf der Strafe und im Gelédnde.

Auch Notlaufeigenschaften sind den Anforderungen der Beweglichkeit zuzuordnen.

Diese Leistungsbegriffe werden durch die Charakteristik der eingesetzten Antriebsma-
schine, Kennungswandler, Lenkgetriebe, Laufwerk und nicht zuletzt durch die geo-

metrischen Abmessungen und Gewichtsverteilung des Fahrzeugs beeinflusst.

Zur Beschreibung der Beweglichkeit von Kettenfahrzeugen werden hier der Antriebs-
strang einschlieBlich der Lenkgetriebe im Zusammenhang mit den Fahrwiderstdnden
bei Geradeaus- und bei Kurvenfahrt und das Laufwerk behandelt.
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Panther | Leopard | Leopard | Leopard | M60 A3 | M1 A2 | Leclerc | T80 U T 90S
1A5 2 Al 2 A6 ™M)
Gefechtsgew. in t 44,8 42,4 55,2 60,5 52,6 63,1 54,6 46 46,5
Hochstgeschw. in km/h 55 65 72 72 48,2 67 71 70 60
Kraftstoffvorrat in 1 720 910 1100 1100 1420 1908 1255+ | 1770+ | 1200+
400 600 400
Fahrbereich (Strafie) in km 200 550 500 k.A. 480 465 | 550/720 | 335/440 | 480/650
Motor Art/Zyl. Otto/12 | Diesel/ | Diesel/ | Diesel/ | Diesel/ GT Diesel/ GT Diesel/
12 12 12 12 8 12
Leistung in kW 515 610 1100 1100 450 1100 1100 918 618
spez. Leistung in kW/t 11,5 14,5 19,9 18,2 8,6 17,4 20,15 19,95 13,3
Getriebeart mechan. | Planet.- | Planet.- | Planet.- | Planet.- | Planet.- | Planet.- | mechan. | mechan.
synchr. | Getr. Getr. Getr. Getr. Getr. Getr. | synchr. | synchr.
last- last- last- last- last- last-
schaltb. | schaltb. | schaltb. | schaltb. | schaltb. | schaltb.
Lenkgetriebeart 1- 2- stufenl. | stufenl. 1- stufenl. | stufenl. | Umlauf. | Umlauf.
Radien- | Radien- | Uberlg. | Uberlg. | Radien- | Uberlg. | Uberlg.
Uberlg. | Uberlg. Uberlg.
Bodenfreiheit in mm 540 450 500 500 450 483 k.A. 451 k.A.
spez. Bodendruck in kPa 87 90 85 93 88 105,5 96 90,7 92,1
Steigfahigkeit in % 60 60 60 60 60 60 60 60 60
klettert in m 0,9 1,15 1,2 1,2 0,91 1,07 k.A. 1,0 0,85
Grabeniiberschreitfahigkeit 1,9 3 3 k.A. 2,6 2,74 k.A. 2,7 2,8
inm
Lenkverhiltnis A 1,5 1,57 1,775 1,775 1,45 1,63 1,614 1,53 1,53
Tabelle 1.1: Leistungsdaten ausgefiihrter Kampfpanzer
Pe
kKW |
700 -
600 -
500 -
400 -
300 -
200 -
100 -
n

—0— - - - . . . — 1
1000 1400 1800 2200  min

Abb. 1.2: Leistungskurve Volllast des Leopard 1 (vergl. [45] ZF Erprobung Leopard 1)
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2 Fahrphysik in Langs- und Querrichtung

In diesem Abschnitt werden die Bewertungsgrundlagen fir das Leistungsvermdgen
eines Kettenfahrzeugs aufgezeigt, d.h. unter anderem die Steigféhigkeit, das Beschleu-
nigungsvermdgen und die erreichbaren Geschwindigkeiten behandelt. Diese stellen
auch die Grundlage fir die Betrachtung der Kurvenfahrt dar.

2.1 Kettengriffigkeit und Bodendruck

Ein entscheidendes Kriterium flr die Beweglichkeit eines Kettenfahrzeugs ist die Ge-
landegéngigkeit. Sie umfasst die Kriterien der Tragfahigkeit des Bodens (Bodentrag-
fahigkeit) und einer moglichst hohen, erreichbaren Traktion.

D.h. der Boden weist eine gewisse Tragfahigkeit auf, die vom Fahrzeug nicht Uber-
schritten werden sollte. Das bedeutet, dass der Boden moglichst wenig deformiert und
aufrissen werden darf, was zu dem den Fahrwiderstand des Fahrzeugs erh6hen wirde
(vergl. Kapitel 2.2.3). Das kann mit groRen, langen Aufstandsflachen erreicht werden,
was bei Radfahrzeugen von der Zwillingsbereifung hin zur Einzelbereifung mit groRe-
ren Raddurchmessern (Niederdruckreifen) geflihrt hat. Mit steigenden Anforderungen
an die Gelandegangigkeit mussen die Fahrzeuge mit vielen angetriebenen Radern
(Achsen) bis hin zum Kettenantrieb ausgerustet sein.

Allerdings ist dabei zu beachten, dass die Ketten auch die obere Bodennarbe durch die
dynamischen Vorgéange beim Uberrollen des Bodens zerstoren. Zu deren Beschreibung
soll ein Kettenglied betrachtet werden. Es lauft bei der VVorwértsbewegung des Fahr-
zeugs vorne auf den Boden und verdichtet ihn durch die erste Laufrollenlast. An-
schlieBend wird es entlastet und es kommt zu einer Winkelbewegung gegeniiber den
benachbarten Kettengliedern, wodurch der Boden wieder aufgelockert wird (Abb. 2.1).
Durch die zweite Laufrolle erfolgt wieder eine Verdichtung des Bodens usw. D.h., der
Boden wird dauernd aufgelockert und verdichtet, wobei die Verdichtung bis zur letz-
ten Laufrolle Gberwiegt und zunimmt. Das Porenvolumen im Boden wird laufend ver-
ringert. Die Kette ,,atmet* auf der Fahrbahn. Der Vorgang wird durch Ungleichfor-
migkeiten der Fahrgeschwindigkeit und Fahrzeugschwingungen unterstiitzt. Die Tie-
fenwirkung der Verdichtung ist dadurch gréRer als bei mehrachsigen Radfahrzeugen.
Der Effekt des ,,Atmens® lasst sich durch entsprechende Gestaltung des Gelenkspaltes
verringern (vergl. Kapitel 5.3.1.1).
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Damit auf plastischer Fahrbahn eine Traktion erzielt werden kann, muss der Boden
eine gewisse Scherfestigkeit besitzen. Die kann er nur in verdichtetem Zustand haben,
wozu allerdings ein gewisser Bodendruck des Fahrzeugs vorhanden sein muss. Wei-
terhin muss die Kette mit ihren Kettengliedern zu einer moglichst formschliissigen

Kraftiibertragung verhelfen.

Man erkennt die gegensétzlichen Forderungen an die Kette, d.h., es ist ein Kompro-

miss bei der Kettengestaltung erforderlich.

Abb. 2.1: ,, Atmen“ der Kette auf plastischer (oben) und auf fester Fahrbahn (unten)

2.1.1 Kraftibertragung auf den Boden (Fahrbahn)

2.1.1.1 Kettengriffigkeit pg

Die Ketten miissen also so ausgelegt werden, dass sie einerseits die Tragfahigkeit des
Bodens und zum anderen dessen Moglichkeiten zur Abstiitzung der Horizontalkrifte

fiir Antrieb und Bremsen ausnutzen. Sie miissen eine gewisse Aufstandsfliche und
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Griffigkeit (Kettengriffigkeit pg, analog zum Kraftschlussbeiwert bei Radfahrzeugen)
besitzen.

Die Kettengriffigkeit setzt sich aus einer Reibungs- (Fg.;,) und einer Scherkomponente
(Fscner) Zusammen, so dass sich fiir die Zugkraft, die das Fahrzeug auf die Fahrbahn
bringen kann, schreiben lésst:

F; = pr -Fg -cosa = Frejp, + Fscper 2/1

Die Reibungskomponente umfasst die Reibung pgg zwischen Kette und Boden (Abb.
2.2), die Scherkomponente die Scherfestigkeit 1, des Bodens. Beide Komponenten

sind schlupfabhingig.

Hieraus erkennt man, dass die Griffigkeit der Kette abhédngig ist von der/vom:

- Kettenwerkstoff

- Bodenart, Bodenfeuchtigkeit

- Verhiltnis Kettenauflagelange/Kettenbreite

- Fahrgeschwindigkeit, entsprechend hohere erforderliche Zugkraft und Schlupf
(Abb. 2.3)

- Kettenbauart (z.B. Plattenkette, gelochte Kette)

- Kettenschuhform (z.B. wegen des Selbstreinigungseffektes)

- Kettenteilung.
HkB
A
0,6+
. Sand nach SOHNE
0,4- lehmiger Ton nach LUHR
0,2
S
T T T T T T >
20 40 60 %

Abb. 2.2: Kettengriffigkeit: Einfluss des Schlupfes auf den Anteil Reibbeiwert Kette - Boden kg
(Stahlkette) (vergl. [30])
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Abb. 2.3: Beispiel fiir den Einfluss der Fahrgeschwindigkeit auf den Schlupf (vergl. [30])

Die Bodenart wird durch ihren inneren Reibungswinkel p und ihre Kohédsion be-
stimmt, die ihrerseits vom Feuchtigkeitsgehalt des Bodens beeinflusst werden. Fiir den
inneren Reibungswinkel gilt der Zusammenhang mit dem Reibwert im Boden
u=tanp.

Der innere Reibungswinkel des Bodens ist auch als Schiittungs- oder Boschungswin-
kel bekannt (der Winkel unter dem die Sandkdrner unter Einfluss der Schwerkraft an
einander vorbei ,,rutschen®).

Die Kohidsion nimmt Werte zwischen ¢ = 0 fiir trockenen Sand und ¢ = 1,4 N/cm? (mit

p = 0°) fiir feuchte lehmige, tonige (sogenannte bindige) Béden an.

Bodenart innerer Reibungswinkel p
trockener Sand 35°
sandiger Ton 30° bis 32°
lehmiger Ton 25°
feuchter Ton, feuchter Lehm, weiche Wege 20 bis 23°
harte, krustige Oberfliche 40°

Tabelle 2.1: innerer Bodenreibungswinkel p
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Die Kettenteilung spielt insofern eine Rolle, als der Boden sich unter Einfluss des
Fahrzeuggewichtes Fg und tber die durch die Kettenglieder eingeleiteten Horizontal-
krafte verschiebt. Dies geschieht entlang von Gleitlinien nach dem Modell von Ranki-
ne, so dass sogenannte Rankine'sche Zonen unter der Kettensohle entstehen (Abb. 2.4
aus [30]).

passive Zone

4 aktive Zone

Gleitlinien

Abb. 2.4: Kettengriffigkeit: Schnittbild einer Kettensohle nach Rankine
(innerer Reibbeiwert ug des Bodens, Scherfestigkeit s des Bodens) (vergl. [30])

Die Kettenteilung, entsprechend die Kettengliedldnge, muss nun so ausgelegt werden,
dass sich die Gleitlinien in den passiven Rankine'schen Zonen, die verantwortlich fir
die Scherfestigkeit des Bodens sind, tberlagern. Es kommt dann hier zu einer fir die
Scherfestigkeit optimalen Verdichtung des Bodens.

Zu Uberlagern ist dieser Betrachtung der Einfluss des Schlupfes, also die horizontale
Verschiebbarkeit des Bodens unter der Kettensohle bis zu seiner Verdichtung.

Wie oben beschrieben ist die Scherfestigkeit abhangig von der Bodenart, was mit Hilfe
des inneren Reibungswinkels p und der Kohé&sion ¢ des Bodens beschrieben wird.
Beide Komponenten werden ihrerseits durch den Feuchtigkeitsgehalt des Bodens be-
einflusst (vergl. oben).

An dieser Stelle sei kurz auf die Problematik der Terramechanik hingewiesen.
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Die Verhiltnisse im Boden in der Kettensohle, die man zur Auslegung einer Gleiskette

kennen muss, lassen sich nur mit Hilfe von Vereinfachungen {ibersichtlich gestalten

wie z.B.

- homogener Boden

- die Polsterkette darf im Bereich der passiven Rankine’schen Zonen den Boden

nicht belasten

- die Verhéltnisse in den Seitenzonen der Kettensohle bleiben nahezu unberiick-

sichtigt.

Die Voraussetzung ,,homogener Boden* ist fiir Baufahrzeuge vielleicht annidhernd er-

fiillbar, aber bei der Auslegung von Gleisketten militdrischer Fahrzeuge auf gar keinen

Fall. Hier kann man nur anhand einer Bodenklassifizierung fiir das mégliche Einsatz-

gebiet die Kettengestaltung als Kompromiss ermitteln.

Auf fester Fahrbahn erfolgt die Kraftiibertragung auf den Boden nur durch die Rei-

bungskomponente Fg;, (Reibung Kette — Boden).

Beispiele fiir Werte von Kettengriffigkeiten sind in Tabelle 2.2 aufgefiihrt.

Boden UR Kettenfahrzeug
Sandweg 0,6 bis 0,7 Schlepper (Stahlkette)
trockener Grasboden 1,0 bis 1,1 Schlepper (Stahlkette)
frischgepfliigtes Feld 0,6 bis 0,8 Schlepper (Stahlkette)
Sandweg 0,58 Pz.Kpfw. Panther (Stahlkette)
Beton 0,72 KPz Chieftain (Stahlkette)
Beton 0,8 KPz Leopard 1 39 t, Polsterkette
Beton 0,6 KPz Leopard 1 39 t, Polsterkette
und Gleitschutz
Gras 0,7 KPz Leopard 1 39 t, Polsterkette
Gras 0,73 KPz Leopard 1 39 t, Polsterkette
und Gleitschutz
feuchter Lehm (15% Feuchtigkeit) 0,41 SPz HS 30
Beton 0,7 SPz HS 30
Beton 0,61 KPz M 47

Tabelle 2.2: Erreichte Kettengriffigkeit ur (aus Fahrzeugerprobungen)
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Wenn keine Messwerte vorliegen, kann man als Anhaltswert allgemein fiir die Ketten-
griffigkeit pg Werte zwischen 0,6 bis 0,7 annehmen.

Quer zur Fahrtrichtung ergeben sich Werte zwischen ca. 0,5 fiir nassen Lehm und 1,4.

Der Einfluss der Fahrgeschwindigkeit auf die Kettengriffigkeit kann bei Gelédndefahrt
wegen des geringeren Niveaus vernachldssigt werden. Auf Asphalt- und Betonfahr-
bahnen kann sich bei Gummipolsterketten im Bereich der Hochstgeschwindigkeit die
Kettengriffigkeit um ca. 10 bis 20 %, abhingig von der Gummihérte (Gummimi-
schung, Temperatur), verringern (dhnlich wie bei den Reifen der Radfahrzeuge). Bei

Stahlketten ist die Auswirkung der Geschwindigkeit weitaus geringer.

2.1.1.2 Kettengestaltung

Die Gestaltung der Kettenglieder beeinflusst, wie oben gezeigt, die Druckverteilung
im Boden in der Kettensohle auf plastischer Fahrbahn und damit die Kettengriffigkeit.

Man kann grundsétzlich drei Bauarten unterscheiden:

- Polsterkette, Plattenkette:
Die fiir die Scherfestigkeit erforderliche Verfestigung des Bodens wird fast aus-
schlieBlich durch die vertikale Belastung erreicht, bei der Polsterkette (Abb.
2.5) auch ein geringerer Anteil durch die an den Vorderkanten der Polster in

den Boden eingeleiteten Horizontalkréfte (vergl. Greiferkette).

Abb. 2.5:
Polsterkette

- Greiferkette:
Auf den Kettengliedern sind Greiferleisten angebracht (Abb. 2.6). Die fiir die

Scherfestigkeit erforderliche Verfestigung des Bodens wird vor allem durch die

Greifer in den Boden eingeleiteten Horizontalkrafte (Vortriebskréfte) erreicht.
D.h., es entsteht unmittelbar Schlupf, wodurch das Erdreich erst horizontal zu-

sammengeschoben wird, bevor die Traktionskréifte {ibertragen werden konnen.
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Abb. 2.6:
Greiferkette

- "Perforierte" Kette:

Durch die Lochungen in den Kettengliedern kann das Wasser und nasses Erd-
reich durch den durch das Fahrzeuggewicht verursachten Druck nicht nur seit-
lich sondern auch nach oben verdringt, abgeleitet werden. Das bedeutet, dass
unter der Kettensohle der Wasseranteil im Erdreich geringer wird und die
Scherfestigkeit zunimmt. Der Stromungsmechanismus in den Lochungen funk-
tioniert nur bei langsamerer Fahrt, sonst ,,verschlieBen* die Lochungen hydrau-

lisch (Stromungswiderstdnde nehmen zu).
2.1.2 Bodendruck und Bodentragtihigkeit

2.1.2.1 Bodendruck

Als eine fahrzeugspezifische Grole zur Beurteilung der Geldandegéngigkeit wird der
spezifische Bodendruck mit
Fs

=2 2/2
2-by -1,

Po

definiert. Dabei wird die Verteilung des Bodendrucks als konstant iiber der Kettenauf-
lageldnge 1, betrachtet. Es ist eine fiktive Gro3e, da sich die Lastverteilung vor allem
auf fester Fahrbahn in der Realitét als Punktlasten unter den Laufrollen darstellt (vergl.

unten).
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Po

Abb. 2.7: Spezifischer Bodendruck

Auf plastischer Fahrbahn entsteht die Einsinktiefe t;, wodurch sich die Kettenauflage-
lange vergroRert (la' > la) und zwar beim fahrenden Fahrzeug am vorderen abfallenden

Kettentrum um dessen vertikale Projektion Al (Abb. 2.8). Der effektive Bodendruck ist
folgendermafen definiert:

o, = Fo 213
2'bK 'Ila

mit der Einsinktiefe
ty =tans-(1,-1,) 214
und der Kettenauflagelédnge

I, =1, +4l. 2/5

P,

Abb. 2.8: Effektiver Bodendruck: Kettenauflageldnge und Einsinktiefe

13
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Beim stehenden Fahrzeug vergroRert sich die Kettenauflage entsprechend auch am
hinteren aufsteigenden Kettentrum. Es ergibt sich hierbei das folgende Bild (Abb. 2.9)

mit 1, =1, +2-4 und vereinfachend vorne und hinten gleichem Ketteneinlaufwinkel

& (diese liegen etwa im Bereich von 10 bis 40°)

t =%-tan6-(l'a—la). 2/4a

Abb. 2.9: Effektiver Bodendruck: Kettenauflageldnge und Einsinktiefe bei stehendem Fahrzeug

Aus den Gleichungen 2/4 bzw. 2/4a ist ersichtlich, dass mit einem kleineren Kettenein-
laufwinkel 6 eine geringere Einsinktiefe ty erreicht werden kann. Das bedeutet aber,
dass die Kletterfahigkeit des Fahrzeugs abnimmt (vergl. Kapitel 1 und 5.1.2.1.4).

Die Bodendruckverteilung unter den Laufflachen der Ketten kann die Lenkbarkeit des
Fahrzeugs unterstiitzen (Abb. 2.10). Allerdings fuhrt das zu einer zu grof3en Zunahme

der Nickbewegungen des Fahrzeugs. Dieser Betrachtung ist zudem noch der dynami-
sche Einfluss von Federung und Dampfung auf die Laufrollenlasten zu tberlagern.

FG

T

Abb. 2.10: Unterstiitzung der Lenkbarkeit durch die Bodendruckverteilung (idealisierte Darstellung)
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Die gleichmé&Rige Bodendruckverteilung unter den Kettenauflageflachen ist beim rea-
len Fahrzeug so nicht vorhanden. Da sich das Fahrzeuggewicht tiber die Laufrollen auf
dem Boden abstutzt, kommt es je nach Bodenart zu mehr oder weniger grof3en Punkt-
lasten unter den Laufrollen. Auf plastischer Fahrbahn sind diese geringer als auf fester,
da die Kettenelemente zwischen den Laufrollen hier das Gewicht mit abstiitzen (Abb.

2.11).
|
® 0O ® R
OO0
-« ——

AR

Abb. 2.11: Bodendruckverteilung auf plastischer Fahrbahn (idealisierte Darstellung)

Die bisherige Betrachtung setzt zudem statische Verhéltnisse voraus, was, wie in Ka-
pitel 2.1 beschrieben ist (,,Atmen* der Kette), beim bewegten Fahrzeug nicht zutrifft.
Hinzu kommen konstruktive Gegebenheiten. Da ist der Einfluss der Zugkraft in der
Kette, die die vorderen und hinteren Laufrollen gegen die Kraft der Federung quasi
anhebt. Eine groRere Anzahl der Laufrollen fuhrt zu einer gleichmaRigeren Boden-
druckverteilung und damit zu einer besseren Gelandegéngigkeit (vergl. unten). Glei-
ches erreicht man mit einer grofleren Lange der Kettenglieder |y (Kettenteilung), was
aber andere Probleme mit sich bringt (vergl. Kapitel 5.3.1). Die Antriebskraft erhoht
die Verdichtung unter den Ketten zu den letzten Laufrollen hin (Abb. 2.12). Die Fahr-
geschwindigkeit spielt hier zusatzlich eine Rolle. Das Fahrzeug lauft dabei auf plasti-
scher Fahrbahn unter einem sogenannten Trimmwinkel. Das Erdreich kann - abhangig
von der Fahrgeschwindigkeit - von den Ketten nicht so schnell zur Seite verdréngt und
unter den Kettensohlen verdichtet werden. Das Fahrzeug ,,schwimmt® - dhnlich wie
beim Aquaplaning-Effekt - quasi auf das Erdreich auf. AuRerdem bildet sich vor dem
Kettenbug abhdngig von der Bodenart und -beschaffenheit eine ,,Bugwelle” (in Abb.
2.11 bis 2.13 nicht dargestellt).
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. 7 .
Trimmwinkel

Abb. 2.12: Bodendruckverteilung bei stehendem (oben) und bei bewegtem Fahrzeug (unten)
auf plastischer Fahrbahn (idealisierte Darstellung)

Die tatsachlichen Verhaltnisse des Bodendrucks und den Einfluss der Punktlasten un-
ter den Laufrollen auf ihn hat man mit verschiedenen empirischen und halbempiri-
schen Verfahren mathematisch zu erfassen versucht. Bisher hat sich der von D. Row-
land empirisch entwickelte mittlere maximale (Boden-)Druck MMD (MMP = Mean
Maximum Pressure) noch als die fiir die Beurteilung der Geldndegéngigkeit eines Ket-
tenfahrzeugs am besten geeignete KenngroRe herausgestellt. Der spezifische Boden-
druck, der die Fahrzeugelemente nicht bertcksichtigt, ist hier nur fir den Vergleich
von Fahrzeugen gleicher Kategorie mit in etwa gleicher Laufwerksanordnung geeig-
net. Die Definition fiir den mittleren maximalen Bodendruck ist:
0,63-Fg

MMD= 2/6
by -q-Ng-lg-dir
. Agtat
mit dem Faktor g=—"—.
I, - by

Dabei ist Ay, die den Bodendruck tatsachlich beeinflussende Flache eines Kettenglie-
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des gegentiber der auch im spezifischen Bodendruck p, genutzten theoretischen Flache
aus Kettenbreite bk und Kettengliedlange I, (jeweils in m). Die GroRe n g gibt die An-
zahl der Laufrollen fiir eine Fahrzeugseite und d g (in m) den Laufrollendurchmesser
an. Das Fahrzeug Fg wird in kN angegeben.

Die Gleichung 2/6 lasst sich auch fir Laufwerke mit verschieden grofRen Laufrollen

anwenden, indem die Produkte n -./d g fur die verschiedenen Laufrollen aufsum-

miert werden.

Abb. 2.13 zeigt, dass mit zunehmender Anzahl der Laufrollen die Bodendruckvertei-
lung gleichméRiger wird und die Punktlasten unter den Laufrollen geringere Werte
annehmen. Das obere Fahrzeug féhrt mit gré3eren Einsinktiefen tg als das untere.

Der mittlere maximale Bodendruck MMD (Gleichung 2/6) ist bisher allerdings nur fir
feuchte lehmige, tonige (bindige) Boden ermittelt worden. Er ist aber fir die Beurtei-
lung der Geladndegéngigkeit im allgemeinen demnach besser geeignet als der spezifi-
sche Bodendruck p,. Das zeigt auch der Vergleich der Werte von realen Fahrzeugen,
wie z.B. dem T 34/85 (Raderlaufwerk) und Pz.Kpfw. Panther Ausf. G (Schachtellauf-
werk) (Tabelle 2.3).

Abb. 2.13: Vergleich der Bodendruckverteilung zweier gleichschwerer Fahrzeuge mit gleichem
spezifischen Bodendruck abhéngig von der Anzahl der Laufrollen

17
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Fahrzeug Po in kPa MMD in kPa
KPz T 34/85 (UdSSR) 81 197
Pz.Kpfw. Panther Ausf. G 84,9 161

Tabelle 2.3: Vergleich von spezifischem Bodendruck und mittlerem Maximaldruck

Anhaltswerte fir Gefechtsfahrzeuge mit Kettenantrieb sind

- < 80 bis 100 kPa fir den spezifischen Bodendruck p,,

- < 200 kPa fur feuchten bindigen Boden fiir den maximalen mittleren Boden-
druck MMD,

- < 140 kPa fir schweres Gelande fir den maximalen mittleren Bodendruck
MMD.

Fur sandige Boden gibt es, wie oben erwahnt, keine berechenbaren Werte fur den mitt-
leren maximalen Bodendruck MMD. Hier ist allerdings bei trockenem Sand fiir die
Traktion ein hoher Bodendruck von Vorteil, um eine ausreichende Verdichtung des
Bodens zu erreichen.

In schwerem Geldande mit sehr weichen Bdden sind wegen der ausgleichenden Wir-
kung der Ketten der mittlere maximale Bodendruck MMD und der effektive Boden-
druck p’, ungefahr gleich.

Auf fester Fahrbahn ist mit den auf die tatséchliche Kettengliedfldche Ay, bezogenen
Punktlasten durch die Laufrollen zu rechnen.

Einen geringen Bodendruck erzielt man mit breiten Ketten und groRen Kettenauflage-
langen. Aber hier ist zu beachten, dass die Kettenbreite by letztendlich durch das Tran-
sitmaf (flr den Eisenbahntransport) und die Kettenauflagelange I, durch die Lenkbar-
keit (vergl. Kapitel 2.3.6) eingeschrénkt sind.

In den folgenden Kapiteln werden bei Bedarf die vereinfachenden Grofien des spezifi-
schen bzw. effektiven Bodendrucks verwendet.

2.1.2.2 Bodentragféahigkeit
Das Fahrzeug sinkt solange ein, bis der Boden das Fahrzeug auf Grund der sich ver-

groRernden Auflagelangen/-flachen trégt.
Es gilt fir die Bodentragfahigkeit py:
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Fe

S C R 2[7
2'bK 'Ila

Pg=Po=
Es wurden und werden zur Berechnung der Tragfahigkeit verschiedene (stationare)
Berechnungshypothesen basierend auf vielen Vereinfachungen (z.B. homogener Bo-
den) entwickelt, z.B. Terzaghi-Jelinek.

Die Bodentragfahigkeit ist abhangig

- von dem inneren Reibungswinkel des Bodens p (vergl. Kapitel 2.1.2.1)

- und der Kohdsion des Bodens c (vergl. Kapitel 2.1.2.1),

- damit von der Feuchtigkeit,

- von der Einsinktiefe tg,

- von der Kettenbreite,

- und der Kettenauflagelange I..

Zur Erfassung der Witterungseinfliisse, damit des Einflusses der Feuchtigkeit, gibt es
verschiedene Ansétze fur (instationdre) Modellrechnungen (z.B. IABG, Universitat der
Bundeswehr Hamburg (Helmut-Schmidt-Universitat)). Es besteht das Ziel, mdglichst
genaue Bodenbefahrkeitskarten zu erstellen.

Der Bodendruck der Kettenfahrzeuge orientiert sich an der Bodentragfahigkeit feuch-

ter, bindiger Boden (mit p = 0°, ¢ ~ 1,4 N/cm? und tg = 0), wobei sich ein Wert von
Py ~ 80 kPa ergibt (vergl. die Angaben zu den Bodendricken in Kapitel 2.1.2.1).

2.2 Fahrmechanik der Geradeausfahrt

2.2.1 Kraftfluss Motor - Fahrbahn

Vm
- t— Fz7
-+ VT
Pe [ P . 4
ydrodyn. ar‘.lGetrlebe ]
+ Motor Wandler (
OMONO
Fwa FZ

Abb. 2.14: Leistungsfluss und Kraftegleichgewicht am Kettentriebrad
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Von der Motorleistung P, steht nach Abzug der Triebwerksverluste (berticksichtigt
durch den Triebwerkwirkungsgrad nt) am Kettentriebrad die Triebradleistung Pt zur
Verfugung, die in Form von Zugkraft am Triebrad F,r und Umfangsgeschwindigkeit
vr auftritt. Die Fahrgeschwindigkeit vy, unterscheidet sich von der Umfangsgeschwin-
digkeit durch den Schlupf, der im Laufwerk durch L&ngendehnung der Kette unter
Einfluss der Triebradkraft und Laufwerksbewegungen sowie zwischen Kette und Bo-
den entsteht.

Damit missen zundchst einmal die Verluste im Laufwerk (Laufwerkswiderstande F.;)
tberwunden werden, so dass fir die aulleren Fahrwiderstande F,,, noch die Vortriebs-
kraft F, d.h. die Ubertragbare Zugkraft, zur Verfiigung steht.

Es qgilt:

Triebradleistung Pr =P my =F,1 vy 2/8
Triebraddrehmoment My =My 7 +iges =Fzr - 17 2/9
Zugkraft am Triebrad F,r =Fua +Fui 2/10
Vortriebskraft F, =F,. =ug -Fs -cosa 2/11

Die Gesamtlibersetzung iges setzt sich aus Teillbersetzungen des Antriebsstranges zu-
sammen (vergl. Kapitel 4.1.2).

Die Vortriebskraft F; kann nur dann auf die Fahrbahn tbertragen werden, wenn eine
gentigend grolRe Kettengriffigkeit ug (vergl. Kapitel 2.1.1.1) vorhanden ist.

Die Fahrwiderstande setzen sich hier aus den beiden Komponenten Laufwerkswider-
stdnde F; (innere Fahrwiderstdnde) und den von auflen auf das Fahrzeug wirkenden
aulleren Fahrwiderstanden F,, zusammen.

Diese Fahrwiderstédnde sind - wie gezeigt - von der Triebradkraft F+ und damit letzt-
endlich vom Motordrehmoment My zu Uberwinden.

2.2.2 Laufwerkswiderstande F,;

Die Laufwerkswiderstande entstehen im Laufwerk und in den Ketten durch Reibung
und/oder Verformungen. Sie sind last- und kettenspannungsabhéngig und beanspru-
chen, wie aus Gleichung 2/10 hervorgeht, einen Teil der Zugkraft am Triebrad.

Die fur die Laufwerkswiderstande im Folgenden angegebenen Zusammenhdange gelten
nur fur n&dherungsweise Betrachtungen und kdnnen nur Tendenzen aufzeigen, da sie
teilweise aus statischen Randbedingungen entwickelt bzw. experimentell gewonnen
worden sind.
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Zum weiteren Verstandnis soll zunachst ein Uberblick tiber den Aufbau der Ketten-
laufwerke gegeben werden (vergl. auch Kapitel 5.2).

2.2.2.1 Aufbau der Kettenlaufwerke

Die Kette umspannt das Laufwerk, wobei man grundsétzlich zwei Laufwerksarten un-

terscheiden kann:

- Raderlaufwerk (Abb. 2.15, auch Christielaufwerk) mit Laufradern, z.B. MTW
M 113, KPz T 62,

- Stitzrollenlaufwerk (Abb. 2.16) mit Laufrollen, z.B. KPz Leopard 2.

Abb. 2.15: Ra&derlaufwerk

Abb. 2.16: Stutzrollenlaufwerk

Die Kette kann als Scharnier- (Abb. 2.17) oder als Verbinderkette (Abb. 2.18) ausge-
fuhrt sein (vergl. Kapitel 5.2.2.5). Die Verbinderkette ist in der Regel torsionsvorge-
spannt.

Die Scharnierkette gibt es sowohl in der herkémmlichen Scharnierausfiihrung als auch
in der torsionsvorgespannten Ausfihrung (z.B. bei den russischen Kampfpanzern). Bei
dem torsionsvorgespannten Kettentyp sind die Kettenbolzen in Gummibuchsen gela-
gert, die dann durch entsprechende Montage der Kette torsionsvorgespannt werden
(vergl. Kapitel 5.2.2.5).

Das Laufwerk besteht im Wesentlichen aus folgenden Bauteilen:
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- Triebrad, je nach Antriebsart vorn oder hinten liegend und Umlenkrollen (auch
Leitrader genannt) dementsprechend auf der anderen Seite des Laufwerks;

- Laufrollen bzw. Laufrader, die das Fahrzeuggewicht tragen und die Kette fiih-
ren miissen, d.h. die Seitenkrafte ibertragen;

- Stitzrollen, die das obere nach vorn laufende Kettentrum abstiitzen und fihren;
auf Stitzrollen wird beim Raderlaufwerk in der Regel verzichtet.

Abb. 2.18: Verbinderkette ( 1: Kettenglied, 2: Kettenbolzen, 3: Mittenverbinder,
5: (End-)Verbinder)

Die Laufwerkswiderstdnde entstehen durch Reibung am Triebrad, wenn es mit den
entsprechenden Teilen der Kette in Berihrung kommt. Des Weiteren werden Wider-
stdnde durch die Spurreibung zwischen Lauf-, Stutz-, Umlenkrollen und den Fiih-
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rungsteilen der Kette (z.B. Mittenflihrungszdhne) und das Abwinkeln der Kettenglie-
der in den Kettengelenken beim Uberrollen von Bodenhindernissen, an den Umlen-
kungen des Laufwerks und bei den schwingenden Kettenteilen hervorgerufen. Zu den
Laufwerkswiderstanden sind auch der Rollwiderstand und StoBwiderstand beim Uber-
rollen der Kettenglieder bzw. Kettengelenke durch die Laufrollen und Stitzrollen zu
zahlen.

Man kann also fir den gesamten Laufwerkswiderstand schreiben:

Fui =Fre +Frs + Fxe +Fks +Fron 2/12

mit: Fgg  Triebradreibung
Frs  Spurreibungswiderstand
Fke  Gelenkreibungswiderstand
Fks  StoBwiderstand
Fon  Rollwiderstand der Laufrollen (innerer Rollwiderstand).

Die Laufwerkswiderstdnde werden hauptsachlich bestimmt durch das Fahrzeugge-
wicht, die Spannung innerhalb der Kette und die Fahrgeschwindigkeit.

2.2.2.2 Kettenvorspannung (-vorspannkraft)

Man muss in einen statischen und einen dynamischen Anteil der Kettenvorspannung
unterscheiden, wobei die Ermittlung der Beziehungen getrennt nach nicht torsionsvor-
gespannter und torsionsvorgespannter Kette durchgefuihrt werden muss.

Die Kettenvorspannungen sind als Kréfte definiert.

2.2.2.2.1 Statische Kettenvorspannung Tgat

Die statische Kettenvorspannung ist notwendig, um einem Entgleisen der Gleisketten
vorzubeugen. Durch die Vorspannung kann man auch Einfluss auf das Schwingungs-,
damit auch auf das Gerdusch- und VerschleiBverhalten der Kette nehmen. Ermittelt
wird sie im oberen Kettentrum anhand der durchh&ngenden Kettenglieder und der
Biegesteifigkeit in den Kettengelenken, falls es sich um eine torsionsvorgespannte
Kette handelt.

Die nicht torsionsvorgespannte Kette:
Nach [23] wird das obere Kettentrum zwischen zwei Stiitzrollen gedanklich durch die
sogenannte Kettenlinie ersetzt. Dabei werden die statische Vorspannung und der Ket-

23
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tendurchhang f durch die vertikalen Anteile der Eigengewichte der freihdngenden Ket-
tenglieder erzeugt (Abb. 2.19):

f
Tstat 4@% E%HE) EE Tstat

Isr

Abb. 2.19: Krafte am oberen Kettentrum

2-nf—1+(-1)™ 1

= -— .M

T . 2/13
stat 16 f Kg 9

mit:  ng  Anzahl der freihangenden Kettenglieder zwischen zwei Stitzrollen,
Stitzrolle und Triebrad/Umlenkrolle oder Triebrad/Umlenkrolle und
Laufrolle
f Kettendurchhang
lg Kettengliedlange (Kettenteilung)
Mgy  Kettengliedmasse.

Das Glied (— 1)”g berlcksichtigt die wechselnde gerade bzw. ungerade Anzahl frei-
h&ngender Kettenglieder.

Bei der Herleitung der Gleichung wurde die Gelenkreibung der Kette nicht bertick-
sichtigt.

Mit gleichem Ansatz fand [26] den folgenden einfacheren Zusammenhang:
Myg -9 1&g

Tstat= 8‘f'|g

2/14

mit: lsg  Abstand zwischen zwei Stitzrollen, Stutzrolle und Triebrad/Umlenkrolle
bzw. Triebrad/Umlenkrolle und Laufrolle.

Die Beziehung erbringt lediglich 1% Fehler gegentiber der in [23] ermittelten.
Die torsionsvorgespannte Kette:

Die Kettenvorspannung fir die torsionsvorgespannte Kette kann mit folgendem
Ansatz nach [26] ermittelt werden: (vergl. Abb. 2.20):
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V . Vertikalkomponente
der Kettenkraft

. Horizontalkomponente
der Kettenkraft

q : Streckenlast

| :
[ AX— M : Torsionsvorspannmoment
& X

Abb. 2.20: Element einer torsionsvorgespannten Kette ([26])

Mit dem Ansatz in vertikaler Bewegungsrichtung
(] q * X H 'y' 1 i+
=+ —— bei gilt: V,,=-q -
y E-I+E-| , Wwobei gi (x) =0 "X

und y"=% sowie E -l Biegesteifigkeit der Kette

und unter Einsetzen der fahrzeugspezifischen GréRRen erhdlt man fur den Kettendurch-
hang:

cosh- (ISR . Tstat] -1
Mgy 915k Mg 0-lsr [E-I 2 VE-I
f = o
Tstat

8-T 2 lg sinh- |57R Tstat
2 E-l

stat * Ig

cosh- Ise . [Tsta -1
2 E-I
Der Faktor

sinh. Isr . [Tota
2 E-I

Isr | [Tsta >45.
2 E-I ’

kann vernachlassigt werden, solange gilt:

Ansonsten wird der Fehler durch diese Vereinfachung groRer als 3% gegeniiber den im
Versuch ermittelten Werten.

Man erhélt mit guter N&herung an die praktisch tblichen Werte fur den Kettendurch-
hang (vergl. Abb. 2.21)

My, -Q-l ]
f =Mk 9 SR-[ sk _ EI]. 2/15

2. Ig 4 'TSTat Ts:%tat
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Eine explizite Auflésung der Gleichung 2/15 nach Ty, erfordert fir die Praxis einen zu
hohen mathematischen Aufwand. Es empfiehlt sich folgender Losungsgang.

Man ermittelt das Diagramm Abb. 2.21 fir eine gegebene Kette (Biegesteifigkeit be-
kannt), indem man den Kettendurchhang f fiir verschiedene vorgegebene Kettenvor-
spannungen Ty, errechnet. Daraus lassen sich dann die entsprechenden Kettenvor-
spannungen ablesen.

gemessen

errechnet

20000 30000 40000 N

Abb. 2.21: Statische Kettenvorspannung fiir eine torsionsvorgespannte Kette
(Beispiel KPz Leopard 1; [26])

Fur die statische Kettenvorspannung von torsionsvorgespannten Ketten kann man etwa
die Kraft des Gewichtes beider Ketten veranschlagen.

2.2.2.2.2 Dynamische Kettenvorspannung Ty,

Bis hierher wurde nur die Kettenvorspannung bei stehendem Fahrzeug betrachtet.
Wird die Kette bewegt, tritt eine dynamische Kettenvorspannung hinzu. Zuné&chst
einmal wird diese VVorspannung durch die im Bereich der Kettenkrimmungen wirken-
den Fliehkréfte hervorgerufen.

Nach [16] gilt:

2
Myg * V7

Tdyn -
9

allerdings ohne Beriicksichtigung des Reibungseinflusses im Laufwerk und nur fir
stationare Fahrt mit theoretisch am Boden ruhig liegender Kette. Flr die instationére
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Fahrt wird der ddmpfende Einfluss der Reibung zwischen Ketten und Lauf-, Umlenk-
rollen und Triebrad sowie in den Kettengelenken in der folgenden Beziehung mit dem
Dampfungsfaktor Ky beriicksichtigt ([30], experimentell entwickelt):

m
Tayn =Kp -3,0-1072 -I—K@’-VT2 2/16
9
mit:  Vr Triebradgeschwindigkeit in km/h
lg Kettengliedlange in m
Kp =0,5 fir ein Laufwerk mit Stutzrollen, Raderlaufwerk (vergl. Kapitel
2.2.2.1)

Kp=2 flr ein Laufwerk ohne Stitzrollen mit (kleineren) Laufrollen (z.B.
MTW M 113) bzw. mit torsionsvorgespannten Ketten.
Man erkennt hier, dass der Einsatz einer torsionsvorgespannten Kette hohere Ketten-
spannungen, resultierend aus einer hoheren Schwingungsbelastung, zur Folge hat.

Neben den bereits beriicksichtigten Einfllissen - Fliehkraft, Laufwerksart, Kettenart -

sind fir die dynamische Kettenvorspannung noch von Bedeutung:

- Fahrzustand (stationar, instationar)

- Fahrbahnart und -zustand

- Antriebsart (Heck- oder Front-)

- statische Kettenvorspannung

- Elastizitat der Kette unter Einfluss der Triebradkraft und Fahrbahn

- Art des Kettenspanners

- Krafteinleitung tUber Triebrad mit polygonférmiger Verzahnung

- Schwingungen im oberen Kettentrum und aufsteigendem Kettenteil vor bzw.
abfallenden hinter dem Triebrad (vergl. Kapitel 5.3.1),

um nur einige zu nennen.

2.2.2.2.3 Gesamtkettenvorspannung T,

Mit den Beziehungen 2/13 bis 2/16 erh&lt man die Gesamtkettenvorspannung
To =Tstar + Tayn - 2/17

Hierin ist die statische Kettenvorspannung T, flr das gesamte Fahrzeug enthalten.

Bei Benutzung dieser Gleichung ist zu beachten, dass durch die Reibung in den Ket-
tengelenken einer nicht vorgespannten Kette bzw. durch die Momente einer torsions-
vorgespannten Kette, sowie durch Reibung zwischen Kette und Laufwerk und zwi-
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schen Kette und Boden die dynamische Kettenvorspannung nicht gleichmaRig Uber
dem Kettenzug verteilt ist. Aulerdem ist hier auch die elastische Lagerung der ver-
schiedenen Laufwerksteile von Einfluss.

Das bedeutet, dass es im Laufwerk Ortlich einerseits zu einer Addition zum statischen
Vorspannungsanteil, andererseits aber auch zur Verringerung fuhren kann. Das Ergeb-
nis der Gleichung 2/17 kann also nur einen Anhaltswert darstellen, aber keine eindeu-
tige Aussage machen. Diese Sachverhalte mussen gegebenenfalls experimentell ge-
klart werden.

2.2.2.3 Kettenzugkrafte

Wird eine Zugkraft Gber das Triebrad in die Kette eingeleitet, und das Fahrzeug be-
wegt sich, entstehen in der Kette Zugkréfte. Dabei kann man in eine innere und eine
aulere Kettenzugkraft unterscheiden (vergl. [30]).

2.2.2.3.1 Innere Kettenzugkraft F;

Die innere Kettenzugkraft erfasst alle in der Kette wirkenden Zugkréfte:

Mit Gleichung 2/10 ergibt sich:
Fai = I:Wa +Fi +To . 2/19

Man erkennt hier eine Art ,,Rickkopplung® zwischen Fz; und den Laufwerkswider-
stdnden Fyy;, denn durch diese Zugkréafte werden die Laufwerkswiderstdnde ihrerseits
beeinflusst.

Man schreibt genauer:

Fzci = Fwa + Fuicrg) + Fui(rpe) +To 2/20
mit: Rk, Anteil der Laufwerkswiderstande, die vom Fahrzeuggewicht ab-
héngen,
Fui(F) Anteil der Laufwerkswiderstande, die von der inneren Kettenzug-
kraft abh&ngen.

Die innere Kettenzugkraft wird auRer bei der Ermittlung der Laufwerkswiderstande
(vergl. Kapitel 2.2.2.4) auch zur Berechnung der Zugfestigkeit der Kette herangezo-
gen.
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2.2.2.3.2 AuRere Kettenzugkraft

Die aduBere Kettenzugkraft umfasst nur jene Krafte, die die d&uBeren Fahrwiderstande
Fwa Uberwinden mussen:
Fzka =Fua 2/21

mit Gleichung 2/11 ergibt sich:

Foka =Fuya=F; =ur -Fs-COSa . 2/22

2.2.2.3.3 Verteilung der inneren Kettenzugkraft

Demnach muss von der Triebradkraft, die nach Gleichung 2/10 definiert ist als:
Frr = I:Wa +Fi

die Kettenvorspannung - wie erwartet - nicht berwunden werden:
Frr =Fxi —To- 2/23

Die Kettenvorspannung vergroRert nur die Laufwerkswiderstande.

Die bisher angesprochenen in der Kette wirkenden Kréafte lassen sich wie in Abb. 2.22
und 2.23 vereinfachend darstellen (nach [11]).

Lasttrum

Abb. 2.22: Kettenkraftverteilung Heckantrieb (vergl. [11])
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! Lasttrum {
F
= ! Faxi

Abb. 2.23: Kettenkraftverteilung Frontantrieb (vergl. [11])

Aus den Abb. 2.22 und 2.23 l&sst sich erkennen, dass die Anordnung des Triebwerks
im Heck des Fahrzeugs fahrtechnische Vorteile bietet.

Beim Frontantrieb unterliegt der groRte Teil der Kette wahrend der Fahrt hohen Zug-
kraften. Das hat zur Folge, dass die Kette tber die Lange gesehen starker gedehnt
wird. Dies gilt besonders bei Einsatz der torsionsvorgespannten Kette, die durch die
Lagerung der Kettenbolzen in Gummibuchsen grol3e Elastizitdten in Zugrichtung auf-
weist (vergl. Kapitel 5.2.2.5). Im Fahrbetrieb fuhrt dies zu der bekannten Bildung des
sogenannten "Kettenbauchs" am vorderen, abfallenden Kettentrum (Abb. 2.24), also
zur Gefahr des Kettenabwurfs bei Kurvenfahrt. Daraus ergeben sich erhéhte Anforde-
rungen an die Auslegung des Kettenspanners, ganz abgesehen davon, dass er hdheren
Kettenzugkraften ausgesetzt ist als beim Heckantrieb. Die Problematik erhoht sich
noch bei groRRen Federwegen.

Abb. 2.24:
,.Kettenbauch*
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Weiterhin spricht gegen den Frontantrieb die zusétzliche Bauhdhe des Fahrzeugs fir
den Fall, dass der Motor im Heck angeordnet ist. Dann muss ndmlich die Gelenkwelle
zwischen Motor und Getriebe unter dem Turmkorb hindurchgefiihrt werden. Diese
Anordnungsform ist sehr bauaufwéndig und wenig instandsetzungsfreundlich. Aus
diesem Grunde ist die Zusammenfassung von Wechselgetriebe, Lenkgetriebe und Mo-
tor in einem Triebwerksblock vorzuziehen. Der Triebwerksblock erlaubt auch die dem
jeweiligen Einsatzzweck des Kettenfahrzeugs entsprechende Kampfraumausnutzung.
Der Triebwerksblock l&sst sich auch gegeniiber dem Kampfraum besser abschotten als
die einzelnen Baugruppen.

Der fruher fir den Frontantrieb geltend gemachte Vorteil der direkten Betatigung von
Schalt- und Lenkgetriebe ist heute durch die elektromagnetischen und hydraulischen
Betatigungsmoglichkeiten entkraftet.

Fur den Frontantrieb kann aber angefuhrt werden, dass das Triebrad geringerem Ver-
schleil3 unterworfen ist als beim Heckantrieb, da die Kettenglieder auf dem l&ngeren
Weg vom Boden bis zum Triebrad besser gereinigt sind.

Von gewissem Vorteil ist beim Frontantrieb, dass das obere Kettentrum wegen der
hoheren Kettenzugkrafte weniger stark schwingt und damit den Laufwerkswiderstand
weniger belastet.

2.2.2.4 Einzellaufwerkswiderstiande

Nachdem die Kréafte in der Kette hergeleitet worden sind, die teilweise die Lauf-
werkswiderstande beeinflussen, kdnnen deren einzelne Anteile jetzt ermittelt werden
(vergl. [30]).

2.2.2.4.1 Triebradreibung Fre

In Abb. 2.25 sind ein Teil der Triebradverzahnung und die eingreifenden Kettenbolzen
mit den dabei herrschenden Kraften dargestellt.

Gesucht wird der Reibungsanteil der in Kettenrichtung, d.h. in Richtung der inneren
Kettenzugkraft Fx; wirkt.

GemaR Abb. 2.25 wird ein Zahn durch den Gelenkbolzen der Kette erst dann beriihrt,
wenn er die Zugkraft des voreilenden Zahnes Gbernimmt.

Die Zahnflankenreibung entsteht dabei kurz bevor sich der Gelenkbolzen vollstéandig
in die ZahnfuBmulde einlegt. Dieser VVorgang erstreckt sich iber den wirksamen Zahn-
flankenwinkel a,.
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- fy——
Feib -
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Abb. 2.25: Reibungswiderstand am Kettentriebrad (vergl. [11])
Aus Abb. 2.25 lasst sich entnehmen:
F, = 2 2124
CoSs «,,
I:reib =Hy- Fn - 2125

Der Reibbeiwert ny kann mit etwa 0,15 bis 0,16 fur die (trockene) Reibung Stahl auf
Stahl angenommen werden.

Fre = l:reib +sin Q, - 2/26
Aus den Gleichungen 2/24, 2/25 und 2/26 ergibt sich dann fir die Triebradreibung:
Nach [30] kann mit guter N&herung angenommen werden, dass sich der Kettenbolzen
erst im letzten Viertel der Eintauchbewegung in die Zahnmulde reibend einlegt, so
dass man setzen kann:

awz% mit ot Teilungswinkel
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o |
_360° 9 it zr Zahnezahl des Triebrades.

und
Pr Z; rr

Man erhélt fir die Triebradreibung

(o]

T

Die Triebradreibung ist damit hauptséchlich von der inneren Kettenzugkraft abhéngig,
damit von der Kettenvorspannung, der Zugkraft am Triebrad und von der Triebradtei-
lung. Der Reibungswiderstand Fge ist in der Praxis entsprechend der Triebradkraft
nicht, wie hier vereinfachend angenommen, konstant.

2.2.2.4.2 Spurreibungswiderstand Fgs

Der Spurreibungswiderstand entsteht zwischen den Kettenfiihrungsteilen und den:
- Laufrollen

- Stitzrollen

- Umlenkrollen

- Triebrédern

sowohl bei Geradeaus- als auch bei Kurvenfahrt.

Geradeausfahrt

- Spurreibung an den Laufrollen:
Auch bei Geradeausfahrt wird die Kette durch ihre Eigenkriimmung (vergl. Ka-
pitel 2.3.1), Bodenunebenheiten, Lenkkorrekturen, Sturz der Laufrollen usw.
gegen die Laufrollen leicht verzwéangt. Man kann mit Hilfe von Abb. 2.26
schreiben:

Frsun, =Fo "SinB- 4, 2129
wobei unter F; das Fahrzeuggewicht Fg abziiglich des Gewichtes der Ketten zu

verstehen ist. Flr das Kettengewicht wiederum kann man etwa 8 bis 10 % vom
Fahrzeuggewicht veranschlagen (fiir das gesamte Laufwerk etwa den doppelten
Wert). Leichtere Ketten mit ca. 30 bis 40 % geringerem Gewicht sind in der
Entwicklung.

Der Winkel B ist der Winkel der Anlaufflanke der Laufrollen/-rader (Flanken-
winkel). Er sollte wegen der Gefahr des Uberspringens in extremen Fahrsituati-
onen nicht zu grofl3 gewé&hlt werden.
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i / Laufrolle

[ Winkel der Anlaufflanke
1 (ca. 6 bis 8°)

Ble

Abb. 2.26: Spurreibung an den Laufrollen bzw. Laufradern

- Spurreibung an den Stiitzrollen:
Frsen) = Fokr -sin B+ uy 2/30
Das Gewicht des oberen Kettentrums Fgkr, das von den Stiitzrollen abgestiitzt
wird, kann annéhernd mit ca. 1/3 des gesamten Kettengewichtes angenommen
werden.

- Spurreibung an den Umlenkrollen:
Hier muss man unterscheiden, ob es sich um ein Fahrzeug mit Heck- oder
Frontantrieb handelt (vergl. Abb. 2.27 und 2.28 und 2.22 und 2.23).
Die Umlenkrollen werden durch eine parabolische Auflageverteilung der Zug-
kraft in der Kette belastet (vergl. [30]), und zwar gilt fiir den Frontantrieb:

T, Faxi
< >
To FZKi
Abb. 2.27: Spurreibung an Umlenkrollen - Abb. 2.28: Spurreibung an Umlenkrollen -

Heckantrieb Frontantrieb
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mit

S ——

Fir den Heckantrieb erhalt man:

FRS(UR) =K.TO 'Slnﬂ'ﬂg- 2/32

- Spurreibung an den Triebradern:
Die Reibung an den Zahnseiten des Triebrades kann vernachldssigt werden.

Damit ergeben sich fiir den gesamten Spurreibungswiderstand bei Geradeausfahrt an-
genahert:

und z.B. mit einem Flankenwinkel 3 von 7°, einem Reibbeiwert Stahl/Stahl py = 0,186,
einem Kettengewicht von 9% vom Fahrzeuggewicht, einem Ketteneinlaufwinkel
& = 26°, einem Umlenkrollendurchmesser von 650 mm und einer Kettengliedlange
ly =160 mm fir den

Heckantrieb:

Fre=183-102-F; +15-1072 T, 2134
Frontantrieb:

Fre=1,83-107 -F5 +15-1072 - F, . 2135

Kurvenfahrt
Bei der Kurvenfahrt ist der Einfluss der Fliehkraft auf die Spurreibung an den Laufrol-
len, Umlenkrollen und Triebradern zu berlcksichtigen. Die Spurreibung an den Stiitz-
rollen &ndert sich dabei nur unerheblich. Angenéhert geschieht die Berticksichtigung
durch die Addition des Fliehkraftanteils
Fe v2 1

L= E.H.m.ﬂg
mit R Kurvenradius und v Fahrgeschwindigkeit.
Man erhalt mit obigem Zahlenbeispiel durch Addition zu den Gleichungen 2/34 und
2/35:
Heckantrieb:

2/36

2
Frs =[1,83-10‘2 +1,64-1072 .VH]-FG +15-107 T, 2131
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Frontantrieb:

2
Frs = [1,83-10_2 +1,64-107° VH] Fe +1,5 -1072 “Fai 2/38

mit vin m/sund R in m.
2.2.2.4.3 Gelenkreibungswiderstand Fgg

Der Gelenkreibungswiderstand entsteht im Wesentlichen beim Abwinkeln der Ketten-
glieder gegeneinander

an den hinteren und vorderen Laufrollen

an den Umlenkrollen und Triebrddern wéhrend des Auf- und Ablaufens

beim Uberrollen von Bodenunebenheiten (,,Atmen* der Kette, lasst sich ma-

thematisch nicht exakt erfassen).
Aufgrund der ortlich unterschiedlichen Kettenkraftverteilung muss auch hier wiede-
rum in Heck- und Frontantrieb unterschieden werden. Die Gelenkreibungsanteile
werden wie die ,,Reibung in Querlagern® und in Kettenzugkraftrichtung angenéhert
ermittelt (Abb. 2.22 und 2.23, vergl. [30]), wobei der Abknickwinkel zwischen den
benachbarten Kettengliedern bis zum Teilungswinkel ¢t groR ist (ca. 20 bis 30°
(End-)Verbinderketten (vergl. Kapitel 5.2.2.5) haben die hoheren Werte), mit:

vordere Laufrolle

Heckantrieb:

Fecu, = Hg To -SiN° @ 2/39
Frontantrieb: wie Heckantrieb; ist o1 < & (Ketteneinlaufwinkel), ist dieser
einzusetzen

hintere Laufrolle

Heckantrieb:

Fea, = Hg "Fai -sin® g 2/40
Frontantrieb: wie Heckantrieb

Umlenkrolle

Heckantrieb:

Feau, = Mg :2:T, -sin?g; -coSo 2/41
Frontantrieb:
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Triebrad
Heckantrieb:

Frontantrieb: wie Heckantrieb

Daraus ergibt sich der Gesamtgelenkreibungswiderstand Fyg zu:
Heckantrieb:

T, -|sin? @, +3-sin2¢p; -cos &

Feo = Mg * °( ¢T _ or ) 2144
+F, -\sin? @ +sin2g; -cosé‘)

Frontantrieb:
T, -|sin? @; +sin2¢; -cos &

Feo = Mg -| ° ( or or ) 2/45
+Fyyi -|sin? @ +3-sin2g; -cos&)

Setzt man & = 26° mit o1 = 30° ein, erhalt man:

Heckantrieb:

Fra = #y (T, 10,924 + Fy; -0,475) 2/46

Frontantrieb:

Feo = tg - (T, 0,475 +F 5, -0,924) . 2147

Fir den Reibwert ug kann man einsetzen:
ungeschmierte Gelenke g = 0,15 bis 0,16
geschmierte Gelenke g = 0,1 bis 0,05
Gelenke mit geschmierten Walzlagern  pgy = 0,001 bis 0,005.

Der so ermittelte Gelenkreibungswiderstand stellt nur einen Anhaltswert dar, denn er
wurde nur fur den statischen Fall ermittelt. Zu beachten ist auBerdem der in der Regel
unterschiedliche Ketteneinlaufwinkel 5 vorne und hinten.

Parameter wie Geschwindigkeit, Verschmutzung, Temperatur usw. bleiben hier unbe-
riicksichtigt.

Der Gelenkreibungswiderstand der torsionsvorgespannten Kette, bei der die Ketten-
bolzen in Gummibuchsen gelagert sind und diese Buchsen bei der Gelenkbewegung
verformt werden, wird durch das Hystereseverhalten des Gummis bestimmt. Eine Rei-
bung als solche entsteht dabei nicht. Das Hystereseverhalten wird beeinflusst durch
Temperatur, Formanderungsgeschwindigkeit, Zeit und Umgebungsmedien (z.B. Ol)
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und ist dhnlich gering wie die Reibung bei der Scharnierkette mit Gelenken mit ge-
schmierten Waélzlagern.

2.2.2.4.4 StoRwiderstand Fgs

Der StoBwiderstand entsteht beim Uberrollen der Kettengelenke durch die Lauf-, Um-
lenk- und Stutzrollen. Er ist abhdngig von der Gummibandagierung der Laufrollen-
und Kettengliedinnenseiten (zum Teil bei modernen Panzerlaufwerken vorhanden),
der StoRdampfer- und Federungsart, der Laufrollenanzahl und damit den Laufrollen-
einzellasten, den Laufrollendurchmessern und der (berrollten Bodenart, sowie der
Ausbildung der Gelenkspalten.
Der StoRBwiderstand kann mit der Beziehung (vergl. [30])
Fs =Cs -Fg -V 2/48
mit
- dem empirischen Faktor der StoRziffer Cg
- der Fahrgeschwindigkeit V in km/h beschrieben werden.
Als Beispiel gibt [29] die StoRziffer mit

h

C.=19-10"°— an.
S km

Diese wurde flr Schienenfahrzeuge ermittelt und kann deshalb angené&hert fiir Ketten-
fahrzeuge mit Laufwerken ohne Gummibandagen auf festen Fahrbahnen angenommen
werden. Fir die anderen Fahrzeuge liegt man mit dieser Naherung auf der sicheren
Seite. Im Ubrigen ist hier eine Ursache fur die hoherfrequenten Schwingungen am
Kettenfahrzeug zu suchen (vergl. Kapitel 5.3.1).

2.2.2.4.5 Innerer Rollwiderstand F

Beim Uberrollen der Kettengliedinnenfliachen durch die Lauf-, Umlenk- und Stiitzrol-
len entsteht ein Rollwiderstand, der so definiert werden kann, wie der an einem Rad-
fahrzeug. Das bedeutet, er setzt sich aus der Lagerreibung und dem Widerstand der
Bewegung zusammen. Der innere Rollwiderstand ist damit abhangig von der Fahrge-
schwindigkeit, StoRdampfer- und Federungsart, der Laufrollenanzahl, den Laufrollen-
durchmessern, Art der Laufrollenlagerung, Schmierung und den evtl. vorhandenen
Gummibandagen, sowie vom Bodenzustand. Der innere Rollwiderstand ist definiert
mit:

Fron =fron -Fo 2/49
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mit dem mittleren Rollwiderstandsbeiwert f,o; = 0,0075, der nach [30] mit guter Nahe-
rung angenommen werden kann.

2.2.3 AuRere Fahrwiderstande F,

Die duReren Fahrwiderstdnde stellen sich von auflen der Bewegung des Kettenfahr-
zeuges entgegen. Zu ihrer Uberwindung wird die Kettengriffigkeit benétigt (vergl.
Gleichung 2/11).

Der duRere Fahrwiderstand umfasst die Einzelfahrwiderstande:

- Bugwiderstand bei der Fahrt auf plastischer Fahrbahn

- Steigungswiderstand

- Luftwiderstand

- Beschleunigungswiderstand

- gegebenenfalls Anhéngewiderstand.

Die fur die Fahrwiderstande im Folgenden angegebenen Zusammenhédnge gelten nur
flr ndherungsweise Betrachtungen und kénnen nur Tendenzen aufzeigen, da sie teil-
weise aus statischen Randbedingungen entwickelt bzw. experimentell gewonnen wor-
den sind.

2.2.3.1 Bugwiderstand Fgq

Der Bugwiderstand entsteht auf plastischer Fahrbahn an den Vorderseiten der Ketten
und ist dann der groRte &ullere Einzelfahrwiderstand fur das Fahrzeug.

Der Bugwiderstand ergibt sich fir das gesamte Fahrzeug aus zwei Komponenten
(Abb. 2.29, Tabelle 2.1), zum einen durch die innere Reibung des Bodens (mit dem
Reibungswinkel p) und zum anderen durch den Verdrangungswiderstand des Bodens
(abhéngig vom Ketteneinlaufwinkel o; vergl. [30] ).

Es gilt (mit Abb. 2.29):

Faug =2 by -ty - P, - (tan p+tan 5) 2/50

Dabei bedeutet bk die Kettenbreite, so dass das Produkt by - ty die Angriffsflache fir
den Bugwiderstand darstellt.
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Abb. 2.29: Bugwiderstand

Auf festem Untergrund sinkt das Fahrzeug nicht ein, so dass kein Bugwiderstand
tiberwunden werden muss. Der effektive Bodendruck p’, des Fahrzeugs wird fir die
Ermittlung des Bugwiderstandes als gleichmaRig tber die Kettenauflageldnge betrach-
tet. Das kann auf plastischer Fahrbahn nur n&dherungsweise erreicht werden (vergl. Ka-
pitel 2.1.2). Die Gleichung 2/50 gibt einen Anhaltswert, da sie weder den Einfluss der
Fahrgeschwindigkeit noch den der Antriebskraft (Triebradkraft Fzr) berlcksichtigt.
Das Fahrzeug rollt unter einem sogenannten Trimmwinkel zur Fahrbahn, wobei die
Fahrzeugléangsachse in Fahrtrichtung gesehen von vorne nach hinten geneigt ist (vergl.
Abb. 2.12). Zudem entsteht dabei eine ,,Bugwelle” vor den Ketten (Abb. 2.30) analog
zum Schwallwiderstand auf nasser Fahrbahn, die den Bugwiderstand weiter erhoht.
Hier misste bei der Verdrangungskomponente die Einsinktiefe um die WellenhGhe
vergrolert werden.

Abb. 2.30: ,,Bugwelle vor den Ketten
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Bei sehr nassem Untergrund muss gegebenenfalls - wie in der Radfahrzeugtechnik -
ein empirischer Ansatz in Anlehnung an die Berechnungen hydrodynamischer Lager
verwendet werden, der allerdings einen erheblichen Versuchsaufwand auf verschiede-
nen Boden voraussetzt. AuBerdem ist die (wenn auch gegentiber dem hier definierten
Bugwiderstand weitaus geringere) Spurreibung der Ketten an den Seitenwanden der
Kettenspuren nicht beriicksichtigt.

Die Gleichung 2/50 ist fir die Fahrt in der Ebene definiert. In der Steigung verringert
sich demnach der Bugwiderstand durch die geringere Normalkraft. Es wird dabei das
starkere Einsinken des Hecks des Fahrzeugs aul3er Acht gelassen.

Der Bugwiderstand lasst sich gemaR der Gleichung 2/50 dadurch verringern, dass man
die Kettenbreite verringert, was allerdings einen héheren Bodendruck mit sich bringt.
Auch ein kleiner Ketteneinlaufwinkel senkt den Bugwiderstand. Hier mussen aber die
Fahrzeuggeometrie und die Kletterfahigkeit berticksichtigt werden.

2.2.3.2 Steigungswiderstand Fs;

Der Steigungswiderstand ist definiert mit:

mit dem Steigungswinkel o der Fahrbahn.

Fur die normale Straenfahrt mit Steigungen bis zu p = 20 % kann man rechnen mit:

p
Fg =Fg-tana=Fg - —— . 2/52
St G a 5100

Dabei entstehen Fehler von bis zu 2 %.
2.2.3.3 Luftwiderstand F_

Analog zu den Radfahrzeugen gilt:

FL:%'VrzeI'CW'A 2/53

mit: p_  Dichte der Luft
Viee  Relativgeschwindigkeit Luft/Fahrzeug, abhangig von der Schrégan-
stromung bei Seitenwind
Cw Luftwiderstandsbeiwert (bei Kettenfahrzeugen ca. 1,2 bis 1,6)
A Querspantflache (Projektions-, Stirn-; bei Kettenfahrzeugen (ca. 6 bis
8 m2).
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Trotz des groRen Faktors c,, - A ist der Luftwiderstand von untergeordneter Bedeu-
tung. Bei Geléndefahrten (V < 60 km/h) kann er sicher vernachlassigt werden.

2.2.3.4 Beschleunigungswiderstand Fg

Bei der beschleunigten Fahrt treten neben den anderen Fahrwiderstanden zusétzlich

Tréagheitskrafte auf:

- die gesamte Masse des Fahrzeugs m muss translatorisch (a = Langsbeschleuni-
gung),

- die rotierenden Massen des Fahrzeugs m,,: << m midissen rotatorisch beschleu-
nigt werden (die Drehzahl muss entsprechend der gewiinschten Anderung der
Geschwindigkeit gesteigert werden).

Fur die Berechnung missen die Drehmassen auf die translatorische Bewegung umge-

formt, d.h. auf die Naben der Antriebsrader reduziert werden. Es ergibt wie bei den

Radfahrzeugen die folgende Beziehung:

FB=%*-ao(1+g)=m-a-(l+g) 2/54

mit a Beschleunigung in m/s2.
Der Massenfaktor ¢ berilcksichtigt den Einfluss der scheinbaren VergroRerung der
Fahrzeugmasse durch die rotierenden Massen:
>, 12
E==——
m ¢ rT
mit J; Trégheitsmoment der einzelnen rotierenden Bauteile,

I Ubersetzungsverhéltnis der einzelnen rotierenden Bauteile, mit der
Definition:

i = :—' (nt = Triebraddrehzahl),
T

m Fahrzeugmasse.

Die GroRe des Massenfaktors bewegt sich zwischen den Werten fur die 1. Fahrstufe
von ¢ > 2 und fur die héchste Fahrstufe von € = 0,5, in der von den rotierenden Bautei-
len die Wirkung des Laufwerks mit ca. 50 % angenommen werden kann.

Fur die Verzogerung ist der Massenfaktor ¢ unter Umstdnden geringer, wenn die
Drehzahl des Motors beim Bremsvorgang nicht mehr abgesenkt werden muss (z.B.
wenn er abgekuppelt ist).
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2.2.3.5 Anhangewiderstand Fa,

Es ist eine zusatzliche Kraft, d.h. antriebsseitig, erforderlich, um die Anhangelast zu
ziehen. Aulierdem ergeben sich héhere Anforderungen an die Kraftlibertragung (Ket-
tengriffigkeit ug).

Der Anhangewiderstand kann sich aus den folgenden Fahrwiderstdnden zusammenset-

zen:

- Steigungswiderstand des angehangten Fahrzeugs,

- Beschleunigungswiderstand des angehangten Fahrzeugs mit geringerem Mas-
senfaktor ¢ (z.B. Antrieb abgekuppelt, Anhénger),

- Luftwiderstand des gesamten Zuges (bei geschleppten Fahrzeugen vor allem
Kettenfahrzeugen kann der Luftwiderstand wegen des geringen Geschwindig-
keitsniveaus vernachléssigt werden),

- Rollwiderstand des gezogenen Radfahrzeugs,

- Bugwiderstand des gezogenen Kettenfahrzeugs, wenn es nicht in der Spur des
Zugfahrzeugs lauft,

- bei gezogenen Kettenfahrzeugen ein geringerer Laufwerkswiderstand, da die
Antriebskraft F7 fehlt, die den Laufwerkswiderstand beeinflusst.

2.2.4 Rollwiderstand Fgr

Der Rollwiderstand umfasst die Summe der Fahrwiderstéande in der Ebene:
FR = I:WaEbene + FWi 2/55

Mit Faepene = I:Bug +F . 2/56

Man kann den Rollwiderstand auf das Fahrzeuggewicht beziehen und erhalt damit den

Rollwiderstandsbeiwert:

fr = P . 2/57
FG

In einigen Literaturstellen wird der &uBere Fahrwiderstand in der Ebene ohne den
Luftwiderstand eingesetzt. Da der Luftwiderstand im Geschwindigkeitsbereich
< 60 km/h (vergl. Kapitel 2.2.3.3) keinen gravierenden Einfluss auf den Gesamtfahr-
widerstand hat, ist das ndherungsweise zulassig.

Auf fester Fahrbahn besteht der Rollwiderstand entsprechend den Gleichungen 2/55
und 2/56 vor allem aus dem Laufwerkswiderstand F;.
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Die bis hierher ermittelten mathematischen Zusammenhénge fiir die Fahrwiderstande
und damit fir den Rollwiderstand erfassen nicht die Fahrt auf unebener Fahrbahn. Die
Fahrbahnunebenheiten erh6hen den Rollwiderstand entsprechend der bei den Feder-
bewegungen in den StoRdampfern umgesetzten Dampfungsenergie (Warme).

Dies wird mit den empirisch ermittelten Werten fir den Rollwiderstand bzw. Rollwi-
derstandsbeiwert aber erreicht (vergl. Tabelle 2.4).

Fahrzeug fr Bemerkungen
SPz HS 30 0,03 Beton 45 km/h
SPz HS 30 0,125 | tauender Schnee 15 cm, weicher Untergrund
SPz HS 30 0,063 | tauender Schnee 15 cm, fester Untergrund
Leopard1 39,6t 0,0237 | Beton, 10 km/h
Leopard1 39,6t 0,0264 | Beton, 20 km/h
Leopard1 39,6t 0,0303 | Beton, 30 km/h
Leopard 1 39,6t 0,0352 | Beton, 40 km/h
Leopard 1 39,6t 0,041 | Beton, 50 km/h
Leopard 1 39,6t 0,0475 | Beton, 60 km/h
Chieftain (GB) 0,046 | Beton, 20 km/h
M 48 A2 0,0397 | Beton, 20 km/h
T 62 0,0245 | Beton, 20 km/h
Leopard 2 (Prototyp 50 t) 0,045 | Beton, 20 km/h, Zugversuch
Leopard 2 (Prototyp 50 t) 0,05 Beton, 40 km/h, Zugversuch
Leopard 2 (Prototyp 50 t) 0,052 | Beton, 60 km/h, Zugversuch
Leopard 2 (Prototyp 49,4 t) 0,032 | Beton, 20 km/h
Leopard 2 (Prototyp 49,4 t) 0,037 | Beton, 40 km/h
Leopard 2 (Prototyp 49,4 t) 0,038 | Beton, 60 km/h

Tabelle 2.4: Beispiele fir den Rollwiderstandsbeiwert (Werte aus Fahrzeugerprobungen,
Ausrollversuchen)

Allerdings werden hierfur haufig Ausrollversuche gefahren, die aber zu geringeren
Laufwerkswiderstanden fiihren, da hierbei die Antriebskraft (Triebrad-) Null ist (vergl.
Gleichungen 2/55 und 2/10, 2/23).

Im Folgenden soll in einer Beispielrechnung der mit den ermittelten Beziehungen er-
rechnete Rollwiderstandsbeiwert gemessenen Werten gegentibergestellt werden. Fir
das Fahrzeug - KPz Leopard 1 - werden folgende Daten zugrunde gelegt:
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Fahrzeugmasse m
Kettenauflagelénge I,
Kettenbreite by
Ketteneinlaufwinkel &
Kettengliedlange I

40-103 kg

4,23 m

0,55m

28° (vorne und hinten gleich angenommen)
0,16 m

Kettengliedmasse mg 24,75 kg
Luftwiderstandsbeiwert c,, 1,2 (Annahme)
Projektionsflache A 6,8 m2
Windstille, Normzustand
statische Kettenvorspannung 39 000 N
Fahrt in der Ebene auf fester Fahrbahn
Zugkraftdiagram Abb. 2.31
_F
kN
¢
4ed Motor:  DB-MB 838 Ca
1. Gang (Wandler) i
o Getriebe: ZF 4 HP 250
40 Wandler: TWK 414-25 i=2,8
220 2. Gang
200
180
3. Gang
160
140 1. Gang (mechanisch)
120
100
80 \: 2. Gang (mechanisch)
60 /3. Gang (mechanisch)
40 4. Gang
S 7
20 \\ \
-~ V
10 20 30 40 50 60 p—-n

Abb. 2.31: Zugkraftdiagramm KPz Leopard 1
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Die errechneten Werte sind in Abb. 2.32 den im Versuch ermittelten gegenuberge-
stellt. Die Kurve a stellt den Fall dar, bei dem in jeder Fahrgeschwindigkeit mit
hochstmoglicher Leistung also groRtmaoglicher momentaner Beschleunigung gefahren
wird, wéhrend die Kurve b flr den Fall gilt, bei dem nur so viel Zugkraft am Triebrad
zur Verfugung gestellt wird, um den Fahrwiderstdnden entsprechend der jeweiligen
Fahrgeschwindigkeit das Gleichgewicht zu halten. Die Kurve ¢ zeigt den Verlauf in
der Erprobung gemessener Werte.

0,060

0050 - g

0,040 - b\

0,030 -

0,020 +

Rollwiderstandsbeiwert

0,010 ~

0,000 T T T T T ]
0 10 20 30 40 50 60

Vin km/h

Abb. 2.32: Rollwiderstandsbeiwert fz in Abhangigkeit von der Fahrgeschwindigkeit fiir den
KPz Leopard 1

Die Kurve a wird im unteren Geschwindigkeitsbereich durch die hohen Zugkrafte be-
stimmt, die die Laufwerkswiderstéande in die Hohe treiben. Die Laufwerkswiderstande
konnen bei Motorvolllast mehr als doppelt so grof} werden wie die aufleren Lauf-
werkswiderstande. Auf fester Fahrbahn sind letztere praktisch nicht vorhanden.

Fur die Kurve b wird ausgehend von der Kurve a wegen der Zusammenhénge nach
Gleichung 2/18 und 2/20 das Iterationsverfahren (hier nach dem zweiten Schritt abge-
brochen) angewendet. Die Rollwiderstandskurve c ist mit Hilfe von Ausrollversuchen
auf fester Fahrbahn ermittelt worden. Hierbei ist ggf. zu bertuicksichtigen, dass die Ver-
suche fahrzeugbedingt oft nur ohne Abkoppelung aller Getriebeelemente gefahren
werden konnen. Der Verlauf der berechneten Daten entspricht mit guter Naherung der
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Kurve ¢ im oberen Geschwindigkeitsbereich, wobei die Geschwindigkeitsabhéngigkeit
nicht ganz so deutlich in Erscheinung tritt wie bei den gemessenen Werten. Das ist
besonders auf die etwas unbefriedigende Definition der dynamischen Kettenvorspan-
nung (Gleichung 2/16) zuriickzufiihren, die ja eine genauere Erfassung z.B. der
Schwingungen im oberen Kettentrum einschlief3lich der Eigenschwingungen im Lauf-
werk nicht zulésst. AulRerdem werden die Einfllisse der Kettengestaltung und der Fe-
der- und Dampfersysteme, die das Schwingungsverhalten des Laufwerks mitbestim-
men, sowie die der Fahrbahn nicht berucksichtigt.

In Abb. 2.33 ist ergénzend der Einfluss des Schwingungsverhaltens des Laufwerks im
gemessenen Verlauf des Rollwiderstandbeiwertes des KPz Leopard 2 (Kurve d aus

Erprobungen) zu erkennen. Hier zeigt die Kurve b (wie oben) die gerechneten Werte
flr das Dahinrollen des Fahrzeugs.

0,060 -

0,050

0,040 + b ———

0,030 ~

0,020

Rollwiderstandsbeiwert

0,010 ~

0,000 T T T T T 1
0 10 20 30 40 50 60

Vin km/h

Abb. 2.33:  Rollwiderstandsbeiwert fz in Abhangigkeit von der Fahrgeschwindigkeit fiir den
KPz Leopard 2

Es ist ebenfalls deutlich, dass besonders im unteren und mittleren Geschwindigkeitsbe-
reich der in Gleichung 2/16 verwendete konstante Dampfungsfaktor Kp = 2 fiir die
torsionsvorgespannte Kette sicherlich nicht den Gegebenheiten am realen Fahrzeug
entspricht. Er musste hier fiir eine Angleichung der Kurven geringere Werte (< 2) an-
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nehmen. Auch die ungewisse Uberlagerung der statischen und dynamischen Ketten-
vorspannung ist in der Gleichung 2/17 nicht erfasst.

Die Ermittlung des StolRwiderstandes und der Gelenkreibung nach obigen Beziehun-
gen fur die modernen Kettenlaufwerke sind noch unerprobt, wobei allerdings der Ein-
fluss zumindest des StofRwiderstandes auf die GroRe des gesamten Laufwerkswider-
standes gering ist. Auch der Gelenkreibungswiderstand ist jeweils um einiges geringer
als die Widerstande der Spurreibung und Reibung am Triebrad, selbst der innere
Rollwiderstand ist groRer.

Die hohen Werte der Kurve a bei kleinen Fahrgeschwindigkeiten sind auf das groRere
Zugkraftangebot, damit auf die hohen in den Laufwerkswiderstdnden enthaltenen Ket-
tenzugkrafte zurlckzufiihren. Da die verfugbare Antriebskraft (Triebrad-) mit zuneh-
mender Fahrgeschwindigkeit kleiner wird (vergl. Abb. 2.31), wird auch der Einfluss
der Zugkraft in der Kette auf den Rollwiderstand geringer (vergl. Gleichung 2/18), so
dass die Kurven a, b und auch c¢ sich annahern bzw. annahern mussten.

In Abb. 2.34 wird der Einfluss der Antriebskraft untersucht, in dem die berechneten
Werte des dahinrollenden Fahrzeugs einmal unter Einbeziehung der Antriebskraft
(Kurve b, wie in Abb. 2.32) den berechneten Werten ohne Antriebskraft (Kurve e) und
den im Fahrversuch ermittelten Werten (Kurve ¢, wie in Abb. 2.32) gegentibergestelit
werden. Der Einfluss der Antriebskraft fir ein dahinrollendes Fahrzeug (unterer Teil-
lastbereich fir die Antriebsmaschine) ist offensichtlich gering, so dass die Ermittlung
des Rollwiderstandes im Zug- oder Ausrollversuch fir diesen Fahrzustand nur zu ei-
nem geringen Fehler fihrt.

In Abb. 2.34 sind aulRerdem die Kurven fiir weitere Fahrzeuge des Typs Leopard 1 mit
jeweils einer anderen Fahrwerkskonfiguration dargestellt. Die Abweichungen gegen-
Uber den Werten der Kurve b bzw. e dokumentieren noch einmal, dass die oben ermit-
telten Gleichungen nicht die Laufwerksauslegung bertcksichtigen.

Die mit den Gleichungen ermittelten Werte fur den Rollwiderstand und Rollwider-
standsbeiwert konnen also nur eine gewisse Trendaussage im oberen Geschwindig-
keitsbereich gewahrleisten. Sie haben gegentiber den Versuchsergebnissen den Vorteil,
dass sie die Antriebskréfte berticksichtigen, was vor allem fiir die htheren Motorlasten
gilt.

Die Gleichungen geben eine gewisse Hilfe fir den Ansatz, die Laufwerkswiderstdnde
im Detail zu minimieren.
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0,0600 -~
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Abb. 2.34: Rollwiderstandsbeiwert fz in Abhangigkeit von der Fahrgeschwindigkeit fiir den
KPz Leopard 1 (gemessene Kurven meistens mit nicht abgekoppelten Getriebe)

Fur Gberschldgige Berechnungen kann man auch auf den aus den Versuchsergebnissen
(die Versuche wurden auf fester Fahrbahn in Ausroll-, Zugversuchen gefahren) ermit-
telten, linearisierten Zusammenhang

fr =0,027 +0,0004-V mitV in km/h 2/57a

flr die torsionsvorgespannten Ketten zurtickgreifen ([28] gibt hier einen etwas flache-
ren Verlauf mit f; =0,03+0,0009-V an) zurtickgreifen.

Fur die Scharnierketten liegen die Werte in der einschlagigen Literatur auf niedrige-
rem Niveau, da diese Ketten gegenlber den torsionsvorgespannten weniger zu
Schwingungen neigen. Es ergibt sich, allerdings auf weniger Messwerten basierend:

fr =0,025+0,0003-V 2/57b

([28] fs =0,025+0,0009-V ).

Als Anhaltswerte konnen fiir den Rollwiderstand

- auf weicherem Untergrund etwa 8 % bis 12 % vom Fahrzeuggewicht und mehr,
- auf festem Untergrund 3 % bis 6 %

angenommen werden (vergl. Beispiele in Tabelle 2.4 und Abb. 2.32 bis 2.34).
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Beim Anfahren (aus der Fahrgeschwindigkeit 0) muss der Losbrechwiderstand tber-
wunden werden, der Uberschldgig Werte des 2 bis 3-Fachen des Rollwiderstandes
ausmachen kann.

Die hoheren Werte fiir den Rollwiderstandsbeiwert fz im Geldnde (siehe auch Tabelle
2.4) werden neben dem Bugwiderstand Fg,4 durch die Bodenunebenheiten hervorgeru-
fen. Diese bewirken, dass die ausweichenden Laufrollen in Hoch- und Langsrichtung
gegen Federung und Dampfung beschleunigt und drehbeschleunigt werden missen. Es
erhoht sich die die dynamische Kettenvorspannung T, und damit die innere Ketten-
zugkraft F;

Die beschriebene Erhohung der dynamischen Kettenvorspannung Tgy, tritt mit der
Fahrgeschwindigkeit in ithrer GroRe nicht kontinuierlich auf, was, wie auch die Bo-
denunebenheiten an sich, zur Schwingungsanregung fuhrt. D.h., die dynamische
Kettenvorspannung wird wiederum gesteigert.

2.3 Fahrmechanik der Kurvenfahrt

Zur Beweglichkeit gehort die Lenkf&higkeit mit dem Ziel, jede erforderliche Kurve
mit moglichst hoher Geschwindigkeit durchfahren zu kdénnen. Es wird eine groRere
Wendigkeit als bei Radfahrzeugen erwartet, wobei nach Mdglichkeit das ,,Wenden um
die Hochachse* realisierbar sein sollte.

Bevor auf die Lenkgetriebe eingegangen wird, sollen in diesem Kapitel die physikali-
schen Grundlagen der Kurvenfahrt, die sich zwischen Kette und Boden ergeben, auf-
gezeigt werden. Es werden hier die Kréfte-, Geschwindigkeits- und Leistungsverhélt-
nisse dargestellt, und zwar unabhdngig von Fahrzeug- und Lenkgetriebetypen.

2.3.1 Verwirklichung der Kurvenfahrt und vereinfachtes
Wendemodell

Es gibt mehrere Moglichkeiten, mit einem Kettenfahrzeug die Kurvenfahrt durchzu-
flhren.

Das Kettenfahrzeug ist prinzipiell ein Fahrzeug auf selbstverlegten ,,Schienen®, wobei
man in den Anféngen der Kettenfahrzeugentwicklung z.B. die Mdglichkeit untersuch-

te, diese ,,Schienen dem Kurvenverlauf anzupassen. Man spricht von der Spurlenkung
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(Abb. 2.35), wie sie beim ,,Landship“ von DE MOLE von 1912, aber auch beim briti-
schen Light Tank ,,Tetrarch von 1938 verwendet wurde.

Abb. 2.35: Spurlenkung

Fur die Spurlenkung wurden die Leitrdder und damit auch der vordere Teil der Ketten
seitlich verschoben oder die vorderen Lauf- und Umlenkrollen gelenkt.

Als alleinige Lenkung fiihrt die Spurlenkung zu einer duerst geringen Beweglichkeit,
was fur langsame Fahrzeuge, wie dem ,,Landship* eventuell noch ausreichend war,
aber fir die Fahrzeuge des 1. Weltkrieges und spéater nicht mehr tragbar war und ist.
Der ,, Tetrarch* nutzte diese Lenkung lediglich zur Kurskorrektur und grof3e Kurvenra-
dien, was mit seinem Lenkgetriebe zu Geschwindigkeitsverlusten gefihrt hatte (vergl.
Kapitel 4.2.3, 4.3 und 4.4.1). Weiterhin erfordert die Spurlenkung eine komplizierte
Konstruktion der Ketten und Laufwerksaufhdngung mit entsprechender Entgleisungs-
gefahr.

Bei heutigen Kettenfahrzeugen ist die Spurlenkung insoweit vorhanden, als die Ketten
das Bestreben haben, sich im Rahmen ihres Eigenkrimmungsradius’ Rx dem Kurven-
verlauf anzupassen. Der Eigenkriimmungsradius kommt aufgrund des Kettentyps, des
Spiels und der Elastizitat in der Kette zustande und ist damit u.a. von der Ketten-
vorspannung und vom Verschleil} abhéngig. Z.B. wurden fir eine Kette des KPz Leo-
pard 1 ein Radius von etwa 310 m (Fachhochschule des Heeres Darmstadt/WTD 41
Trier) und fir den Jagdpanzer Jaguar 450 m ([7]) ermittelt.

Ahnliche Nachteile zeigte auch die Drehschemellenkung. Diese Lenkung wird ja bei
mehrachsigen Radanhangern angewendet. Dabei wurde jedes Rad durch ein kleines
Kettenlaufwerk ersetzt, wie es die Konstruktion des ,,Daimler Marienwagens I im 1.
Weltkrieg zeigte.
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Auch eine Achsschenkellenkung, die man z.B. als Hilfsmittel zur Verbesserung der
Gelandegangigkeit von ATV (all terrain vehicle) finden kann (Abb. 2.36), sind flr ket-
tengetriebene Gefechtsfahrzeuge wegen der hohen Kréfte unbrauchbar.

Abb. 2.36: Achsschenkellenkung

Eine Nebenrolle spielt bei Kettenfahrzeugen die Knicklenkung. Sie wird beim schwe-
dischen Haglund Bv 206 verwendet, einem leichten Kettenfahrzeug, das aus zwei Ein-
zelfahrzeugen besteht. Sie sind durch die Lenkhydraulik mit einander verbunden, die
bei der Lenkbewegung die beiden Fahrzeuge entsprechend dem Kurvenverlauf gegen-
einander abwinkelt. Diese Lenkhydraulik befindet sich relativ ungeschiitzt zwischen
den Fahrzeugen.

Die fir Kettenfahrzeuge ubliche Lenkung erfolgt durch den Antrieb der beiden Ketten
mit unterschiedlichen Geschwindigkeiten. Auf diese Lenkung soll im Folgenden naher
eingegangen werden.

Die Betrachtung der Bewegungsverhéltnisse soll mit einem einfachen, statischen Mo-
dell (nach Hock [13, 14], vergl. auch Kapitel 2.3.7) erfolgen. Dazu wird die Anzahl
der Parameter auf ein Ubersichtliches Mal} reduziert. Die mit dem Modell erreichte
Genauigkeit ist fur grundsatzliche Erkenntnisse und Uberlegungen und Leistungs- und
Wirkungsgradbetrachtungen innerhalb des Fahrzeugsystems, sowie fur Vergleiche
ahnlicher Fahrzeuge ausreichend.

Es werden folgende Vereinfachungen getroffen:

- das Fahrzeug fahrt auf homogenem Boden;

- das Fahrzeug fahrt in der Ebene;

- die Kurvenfahrt wird gleichférmig durchgefiihrt;
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- der Einfluss der Fliehkraft wird vernachlassigt;

- beide Ketten des Fahrzeugs sind gleich belastet;

- die Kettenbelastung ist Uber der Kettenauflageldnge konstant, d.h., der effektive
Bodendruck p, ist Gber die Kettenauflagelange gleichmaBig verteilt;

- die Fahrwiderstande flr beide Ketten sind gleich;

- der Schlupf in Langs- und Querrichtung wird vernachléssigt;

- die Kettenbreite bk wird vernachlassigt;

- die Gleisketten sind fiir die Ermittlung des Wendemomentes steif;

- der Schwerpunkt des Fahrzeugs liegt im Schnittpunkt der Symmetrieachsen
(vergl. Abb. 2.37).

TR
~
S~
=
~

i s Spurweite

Kurvenradius R

M  Kurvenmittelpunkt
|

le——— la ———1 Kettenaufstandslinge

Abb. 2.37:  Lenkung mit unterschiedlichen Kettengeschwindigkeiten, Triebradgeschwindigkeiten
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Die Kurvenfahrt wird, wie oben beschrieben, durch verschiedene Kettengeschwindig-
keiten, d.h. durch unterschiedliche Triebraddrehzahlen erzeugt, wobei das kurvendul3e-
re Triebrad mit einer grofReren Drehzahl n, angetrieben wird als das kurveninnere mit
einer Drehzahl n;. Daraus resultieren die Geschwindigkeiten v, und v;. Die beiden Ket-
ten fahren dann auf dem kurvenauBeren Radius R, bzw. kurveninneren R;, aus denen
sich der theoretische Radius R fiir den Fahrzeugschwerpunkt mit der Fahrgeschwin-
digkeit vy, ergibt (Abb. 2.37).

Dabei wird der reinen Translationsbewegung die Wendebewegung, die eine Querbe-
wegung der einzelnen Kettenglieder zur Folge hat, Gberlagert. Die Wendebewegung
des Kettenfahrzeugs lasst sich als Bewegung um einen Kurvenmittelpunkt (Momen-
tanpol der Bewegung) darstellen. Die Ketten vollfuhren gleichzeitig eine Drehbewe-
gung um je einen eigenen Momentanpol, der hier bei diesem vereinfachten Model in
der Mitte der Ketten liegt. Die Drehbewegung der Ketten ist mit einer Gleitbewegung
auf der Fahrbahn um den Winkel da verbunden. Die Langs- und Querbewegung ent-
spricht durch die Ketten Uberstrichenen Flachen (vergl. Abb. 2.38). Hieraus ersieht
man, dass bei der Kurvenfahrt ein zusétzlicher Fahrwiderstand, der Wendewiderstand,
gegenuber der Geradeausfahrt entsteht. Je kleiner der gefahrene Radius desto groRer
ist der Wendewiderstand (vergl. Kapitel 2.3.5).

zurﬂﬁgf'?g———ter Bogen

Fahrtrichtung

Schwenkbereiche

Kurvenmittelpunkt M

Abb. 2.38: Lenkung mit unterschiedlichen Kettengeschwindigkeiten, Wendemoment
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Es entsteht also ein Wendemoment, das bei gleichformigem Bewegungszustand mit
dem Widerstandsmoment - erzeugt zwischen Kette und Boden - im Gleichgewicht
steht (vergl. [1], [3]).

Zur Darlegung der Geschwindigkeits-, Kraft- und Leistungsverhéltnisse beim Durch-
fahren verschiedener Kurvenradien dient als dimensionslose Bezugsgrofie die Lenk-
ubersetzung i_ (vergl. Abb. 2.37).

R theoretischer Kurvenradius
L s/2 halbe Spurweite

2/58

Die Lenkubersetzung muss also fiir einen bestimmten theoretischen Kurvenradius im
Lenkorgan des Kettenfahrzeugs erzeugt werden.

Wenn ein Kurvenradius so groR wie die halbe Spurweite des Fahrzeugs ist (R = s/2),
wendet das Fahrzeug um die stillstehende, kurveninnere Kette (,,Wenden um die kur-
veninnere Kette®). Wird der Radius kleiner als die halbe Spurweite (R< s/2), drehen
die Ketten einander entgegengesetzt.

Fur den oben erwahnten Eigenkriimmungsradius R ist die Lenkubersetzung entspre-

chend mit

. Ry

i, = 2/59
K7s/2

definiert. Alle Radien kleiner bis gleich dem Eigenkriimmungsradius (R < Rk) sind mit
dem Lenkgetriebe ansteuerbar, was fir die groReren Radien R > Ry nicht mehr exakt
gilt. Das bedeutet, dass die Kurvenfahrt genau nur im Bereich R < R bzw. i, < ig de-
finiert ist.

Der gesamte Radienbereich, den ein Kettenfahrzeug fahren kann, lasst sich damit in
folgenden Abschnitten erfassen:
- R>Rg,i.>ik: undefiniert, Betrachtung wie bei der Geradeausfahrt;

- s/2 <R < R:
1<i<ik: grolRer Radienbereich, in dem beide Ketten die gleiche
Drehrichtung (vorwérts) haben;
- R=s/2,i =1: die auBere Kette dreht vorwarts, die innere Kette steht
(,,Wenden um eine Kette*);
- s/l2>R >0,
1>i_ >0: die duRere Kette dreht weiter vorwarts, die innere Kette
lauft entgegengesetzt mit geringerer Geschwindigkeit;
- R=0,i_=0: die Ketten drehen gegenldufig mit betragsmélig gleicher

Geschwindigkeit (,,Wenden um die Hochachse*).
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Als weitere Bezugsgrofie wird das Lenkverhaltnis A definiert (vergl. Abb. 2.37).

| "
Lo.a_ Kettenauflag.elange 2160
S Spurweite

bzw. auf plastischer Fahrbahn:

l—a 2/61
S

A=
Das Lenkverhéltnis ist ein Mal3 fir die Lenkwilligkeit des Fahrzeugs, d.h., es ist ent-
scheidend fur die GroRe der erforderlichen Kréfte an den Triebradern bei Kurvenfahrt
(vergl. Kapitel 2.3.6). Die Wendewiderstdnde bauen sich tber der Kettenauflagelange
I, auf, wahrend die beiden Triebradkréafte dagegen am Hebelarm der Spurweite s an-
greifen.

Mit den Definitionen fiir die Lenkibersetzung und das Lenkverhéltnis, sowie den zu
ermittelnden Beziehungen fir Geschwindigkeiten, Kréfte und Leistungen an den Ket-
tentriebradern werden die Grundlagen fir die Analysen der Kurvenfahrt von Ketten-
fahrzeugen und den dazu verwendeten Lenkgetrieben geschaffen.

2.3.2 Geschwindigkeiten an den Triebradern bei Kurvenfahrt

Die Ermittlung wird, wie oben angedeutet, zunéchst getrennt fir beide Radienbereiche
durchgefihrt.

2.3.2.1 Geschwindigkeiten im grof3en Radienbereich R >s/2 (i, > 1)

Wird das Kettenfahrzeug mit der Fahrgeschwindigkeit vy, durch die Kurve mit dem
Radius R bewegt, so treten an den Kettentriebradern, wie aus Abb. 2.37 hervorgeht,
die Umfangsgeschwindigkeiten v, und v; auf, die ohne Beriicksichtigung von Schlupf
und Elastizitatsverhéltnissen gleich den Kettengeschwindigkeiten sind. Die Triebrad-
geschwindigkeiten lassen sich wie die Geschwindigkeiten der Punkte auf den Mantel-
linien eines liegenden, abrollenden Kegels ermitteln. Sie unterscheiden sich von der
Fahrgeschwindigkeit um den Betrag Av, so dass gilt:

V,=V, +4v

V, =V, -4

und
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V,+V:
Vy, =—2 > L, 2/62
Mit Hilfe des Strahlensatzes lasst sich dann fir das kurvenauRere Kettentriebrad mit
R R+s/2
Vv Vv

m a

die Beziehung
va=vm-[1+_ij 2/63
I
aufstellen.
Fur den kurveninneren Kettentrieb gilt analog:
R R-s/2

v Vv,

bzw.

Vv, =vm-[1—_£]. 2/64
I

Subtrahiert man die Gleichung 2/64 von Gleichung 2/63, ergibt sich:

2.V
Va —Vi .

I

Aus dieser Beziehung wird mit Gleichung 2/62:
| _Va+v; R
“Tv,-v, s/2°

2/65

Da die Geschwindigkeiten und die Drehzahlen einander proportional sind, gilt mit den
Triebraddrehzahlen auch
_hy+n; R

= . 2/66
ng—n; s/2

I

Man erkennt, dass zu jedem Kurvenradius und zu jeder Lenkibersetzung ein konstruk-
tiv festzulegendes Drehzahlverhdltnis an den Triebradern gehort. Weiterhin geht aus
den Beziehungen hervor, dass der Kurvenradius bei sonst gleichen Getriebeteilen und

Lenkorganen mit zunehmender Spurweite groRer wird.

Wendet das Kettenfahrzeug um die kurveninnere Kette, bedeutet das, dass die kurven-
innere Geschwindigkeit zu Null und der Kurvenradius gleich der halben Spurweite

werden:
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Fur die Geschwindigkeit des kurvenduf3eren Triebrades muss dann also gelten:
V,=2:V,.

2.3.2.2 Geschwindigkeiten im kleinen Radienbereichs/2>R >0
(12i.20)

Dieser Radienbereich wird in der Praxis mit den Lenkgetrieben meistens nicht ver-
wirklicht, wohl aber bei hydrostatischen Lenkantrieben z.B. der Pistenraupen.

Zur mathematischen Erfassung dieses Radienbereiches empfiehlt es sich, wie Abb.
2.39 darstellt, eine mittlere Kettengeschwindigkeit v,,,” als rechnerische HilfsgroRe zu
definieren.

Abb. 2.39: Triebradgeschwindigkeiten im kleinen Radienbereich

Es lasst sich dafir ermitteln:

.V, =V,
vm=%. 2/67

Mit dem Strahlensatz analog zu obiger Herleitung erhélt man dann Gber

Va—V, vV,

s  s/2+R

a
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mit Gleichung 2/67 fur das aul3ere Triebrad:

Vo=V (i, +1) 2/68
bzw. entsprechend tber

\)

a Vi —Vi

S =s/2—R

flr das kurveninnere Triebrad

v, =v, (i, -1). 2/69
Daraus errechnet sich die Lenkibersetzung wieder zu (vergl. Gleichungen 2/65 und
2/66):

vV, +V;

|L= a ! = R 2/70
V,—-V;, s/2
n, +n;

jp=—2—L= R 2171

n,-n, s/2
wobei gilt:
Vi <0 bzw. n, <0 .

Auch mit diesen Beziehungen lasst sich das ,,Wenden um eine Kette“ beschreiben. Es
ergibt sich miti_ = 1 und v; = 0 aus den Gleichungen 2/68 und 2/69

Va=2-V,,.

Das bedeutet, dass hier in dieser speziellen Fahrsituation v, =v , gilt.

Fir das ,,Wenden um die Hochachse*, d.h. i, = 0 bzw. R = 0, erhalt man mit den Glei-
chungen 2/68 und 2/69

Va=V‘m und Vv, =—v'm

alsoauch v, =lv[=v,.

2.3.2.3 Darstellung der bezogenen Triebradgeschwindigkeiten

Die Aussagen, die mit Hilfe der Beziehungen fur die Triebradgeschwindigkeiten ge-
macht werden kénnen, lassen sich tbersichtlich im Diagramm Abb. 2.40 veranschau-
lichen. Dabei werden die kurvenduRere und kurveninnere Geschwindigkeit als GrofRRen,
bezogen auf die mittlere Triebradgeschwindigkeit, die der mittleren Kettengeschwin-
digkeit entspricht, dargestellt. Im grof3en Radienbereich entspricht die mittlere Ketten-
geschwindigkeit der Fahrgeschwindigkeit, im kleinen Radienbereich nicht.
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|
n " M " s -4;.
20 40 60 100 200 400 I

L= 1k
|
:
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11 Vi

Abb. 2.40: Bezogene Triebradgeschwindigkeiten

In Abb. 2.40 wurde der Bereich i_ = 1 bis i_ = ik aus Platzgriinden logarithmisch auf-
geteilt.

Im groRen Radienbereich sind beide Geschwindigkeiten positiv, d.h. beide Ketten ha-
ben die gleiche Laufrichtung, wobei sie bei den groRen Lenkibersetzungen sich unwe-
sentlich in ihrer GroRe unterscheiden.

Bei der Lenkibersetzung i, = 1 — ,,Wenden um die kurveninnere Kette* - zeigen die
Kurven eine Unstetigkeit, da hier beim Ubergang vom groRen in den kleinen Radien-
bereich die Drehrichtungsumkehr der kurveninneren Kette erfolgt.

Ab der Lenkubersetzung i, = ik (hier: ix = 500 gewéhlt) ist die Geradeausfahrt defi-
niert.

2.3.3 Krafte an den Triebradern bei Kurvenfahrt

Den Antriebskréaften F, und F; an den Kettentriebradern stellt sich wéhrend des Wen-
devorgangs infolge der Querbewegung der Kettenglieder der Wendewiderstand sowie
der Rollwiderstand der Geradeausfahrt entgegen:

F,=F.x +Faw 2172
mit:  Fur, Fir = Rollwiderstandsanteile der Ketten, d.h. F,z + Fir = Fr

Faws Fiw Wendewiderstandsanteile der Ketten, d.h. F,w + Fiw = Fw .
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Wie Abb. 2.41 zeigt, erzeugt die Summe der differenziell kleinen Krafte dF,y das
Wendewiderstandsmoment My, aus dem dann der gesamte Wendewiderstand F, er-
mittelt werden kann.

F

| F
- d
R w

Abb. 2.41: Wendevorgang

Die Rollwiderstandsanteile der Ketten ergeben auf Grund der in Kapitel 2.3.1 festge-
legten Vereinfachungen:
Fr

. 2/74
2

Far =Fir =

Sie werden hier als konstant angesehen. Sie erhéhen sich aber bei Kurvenfahrt zumin-
dest in dem Anteil der Spurreibung (vergl. Kapitel 2.2.2.4.2).

2.3.3.1 Kréafte an den Triebradern im grof3en Radienbereich R > s/2
(iL=21)

Es missen nun zunachst die Wendewiderstande beider Ketten ermittelt werden, die
sich nach den in Kapitel 2.3.1 angegebenen Voraussetzungen und nach Abb. 2.42 aus
dem Wendewiderstandsmoment herleiten lassen:
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M

Faw = —SW 2/75
M

Fuy =— Sw _ 2/76

Abb. 2.42: Antriebskréfte beim Wendevorgang

Das Wendewiderstandsmoment My wird durch Integration Uber die Kettenauflagelén-
ge I, bestimmt. Aus Abb. 2.43 ist die Beziehung

M—W=Iaﬁ'de 2077
0

ersichtlich.

Fur den differenziell kleinen Wendewiderstandsanteil kann man schreiben:

dF, =dFy -fy - 2/78

Mit dem Wendewiderstandsbeiwert fyy (vergl. Kapitel 2.3.5) und der Normalkraft
dFy =p, -bg -dl 2/79
wird daraus

dR, =fy - P, - bk -dl .
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.
—»U«—
A

M
Abb. 2.43: Ermittlung des Wendewiderstandsmomentes Myy

Diese Gleichung eingesetzt in Gleichung 2/77 fuhrt zu dem Zwischenergebnis
lo/2
My =4-fy P, -by - f1-d
0

und durch Integration und gleichzeitiges Einsetzen der Gleichung 2/2

F
Po = =
2'bK'|a
ZU
F-. | F- -l
My, =fp -—>--2=f G _a 2/80
WoWos o "W g

Diese Beziehung wird in die Gleichungen 2/75 und 2/76 unter Bericksichtigung der
Definition fir das Lenkverhaltnis (Gleichung 2/60) eingesetzt:

Fs fo -4
Fan =5

Fo fi -4
Fw ==

Die gesuchten Triebradkréafte erhalt man durch Einsetzen in die Gleichungen 2/72 und
2/73, wobei die Gleichung 2/74 gleich mit einbezogen wird:
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F fw -4

2/81

F =F_G.( . __fwz'ﬂ), 2/82

2.3.3.2 Krafte an den Triebradern im kleinen Radienbereichs/2>R >0
(12i.20)

In diesem Radienbereich haben die beiden Ketten entgegengesetzte Drehrichtung.
Damit ist auch der Anteil des Rollwiderstandes der kurveninneren Kette dem der kur-

venauReren entgegengesetzt gerichtet (Abb. 2.44).

Fi=FR/2+F F.=Fr/2+F,y
v o

g '
¥ '

NN
Mo\

My

A
(7]
) 4

Abb. 2.44:  Antriebskréfte beim Wendevorgang im kleinen Radienbereich

Es gilt also:

F
=-R 2/83

=
aR 2
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Frp=——2X. 2/84

Die Wendewiderstandsanteile ergeben sich genau wie in Kapitel 2.3.3.1 ermittelt ent-
sprechend den Gleichungen 2/81 und 2/82. Man erhdlt also fiir die Triebradkréafte mit
den Beziehungen 2/83, 2/84 und 2/81, 2/82:

F, =F7G.(fR +—fW2"1) 2/85
Fo-to (f pfwod) 2/86
2 2

Die Triebradkraft F; ist also der Vortriebskraft F, im kleinen Radienbereich dauernd
entgegengerichtet. Die Triebradkraft und die Geschwindigkeit der kurveninneren Kette
sind gleichgerichtet. Das bedeutet, dass die Triebradkraft F; im untersuchten Bereich
ebenfalls eine Vortriebskraft darstellt.

2.3.3.3 Darstellung der bezogenen Krafte an den Triebradern

Es ergibt sich fir ein Fahrzeug mit dem Lenkverhdltnis A = 1,57 die Darstellung in
Abb. 2.45. Dabei ist ein Boden mit einem Wendewiderstandsbeiwert fur das ,,WWenden
um die Hochachse* von fy, = 1,2 (vergl. Kapitel 2.3.5) und einem Rollwiderstands-
beiwert von fr = 0,05 zu Grunde gelegt.

F
Fe/2
) I I
I |
20 | Fa |
| = ). !
F_/2
10\\ I :
: | | .
:1 2 3 45 10 __20_——40—60"—100 2('|)o 400 '_'L
| i =iy
b 4 fwid ; 3 ;
_20_/I 1 FRIZ 2 =IR |

Abb. 2.45: Bezogene Triebradkréfte
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Die Triebradkrafte werden dazu auf die Rollwiderstandsanteile der jeweiligen Kette
bezogen, so dass man direkt ablesen kann, um wie viel groRer die Triebradkrafte in der
Kurve gegeniber der Geradeausfahrt werden. Dabei ist allerdings vereinfachend ange-
nommen, dass sich dann der Rollwiderstand bei der Kurvenfahrt nicht &ndert. Tatséch-
lich ist dies nur geringfugig der Fall (vergl. oben).

Man erkennt also aus Abb. 2.45, dass beim ,,Wenden um die Hochachse* die gréiten
Triebradkrafte entstehen, im Beispiel etwa das 20-fache der Geradeausfahrt (vergl.
Kapitel 2.3.5). Die Unstetigkeitsstelle beim ,,Wenden um eine Kette* (i_ = 1) ist auch
hier erkennbar. Dabei entsteht im Verlauf der kurveninneren Triebradkraft F; aufgrund
der Bewegungsumkehr ein Sprung von

aF =F;,

wie durch Subtraktion der Gleichungen 2/82 und 2/86 nachgewiesen werden kann.

Im Bereich i <1 ist die kurveninnere Triebradkraft negativ, wie auch die kurveninne-
re Geschwindigkeit. Sie stellt aber demnach eine Vortriebskraft dar. Uber nahezu den
gesamten grof’en Radienbereich ist die kurveninnere Triebradkraft F; negativ, d.h., sie
wirkt bremsend und das Fahrzeug muss durch die kurvenduRRere Triebradkraft F, vor-
waérts gezwungen werden. Im Nulldurchgang bei i_ = 210 der kurveninneren Triebrad-
kraft gilt:

fo=W_2, 2/87

Bei dieser Lenkibersetzung lauft die kurveninnere Kette kréftefrei mit.

Zu groBeren Lenkibersetzungen hin wirkt dann die kurveninnere Triebradkraft
ebenfalls vorwaértstreibend. Sie ist positiv.

Ab i, = i setzt praktisch die Geradeausfahrt ein, und die Triebradkrafte mussen defi-
nitionsgemal nur noch den Rollwiderstand tiberwinden.

Im Anhéngebetrieb ist dieser Betrachtung der Anhangewiderstand Fa, (vergl. Kapi-
tel 2.2.3.5) zu Uberlagern, so dass sich der Nulldurchgang (entsprechend der Glei-
chung 2/87) zu kleineren Lenkiibersetzungen verschieben kann.

Die hier so ermittelten Antriebskréfte (Triebrad-) sind nur vom gefahrenen Kurvenra-
dius und von den Bodenverhaltnissen abhangig. In der Realitit werden sie aber auch
von der Fliehkraft (Querbeschleunigung) beeinflusst. Untersuchungen haben ergeben,
dass die kurvendufiere Antriebskraft F, zu den kleineren Radien (entsprechend kleinere
Lenkibersetung) hin mit zunehmender Fahrgeschwindigkeit gegenliber der Darstel-
lung in Abb. 2.45 nicht mehr so stark ansteigt und die kurveninnere Antriebskraft
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F;i entsprechend abnimmt. Die Kurven laufen jeweils auf konstante Werte hin, da die
Fliehkraft den Lenkvorgang in diesem Bereich unterstitzt (vergl. [7] und [20]). Aller-
dings mussen die Fahrzeuge fur diese Fahrmandver, die bezlglich ihrer geringen Ra-
diengrolie gepaart mit einer héheren Geschwindigkeit selten gefahren werden, entspre-
chend drehmomentstark sein. Im (brigen Radienbereich Uberwiegt der Einfluss des
gefahrenen Radius’ (der Lenkiibersetzung) eindeutig.

Gegenuber den ermittelten Gleichungen 2/81, 2/82 und 2/85, 2/86 ist im realen Fahr-
betrieb der Rollwiderstand bei Kurvenfahrt groRer und nimmt mit enger werdendem
Kurvenverlauf zu. Das ist auf den groReren Laufwerkswiderstand F; zurlickzufthren.
Dabei erhoht sich vor allem der Anteil der Spurreibung Fgrs. AuBerdem verstarken die
fir die Kurvenfahrt zusatzlich erforderlichen Antriebskrafte ihrerseits die innere Ket-
tenzugkraft Fyk;, die ja Anteile des Laufwerkswiderstandes beeinflusst (vergl. Kapitel
2.2.2.2.3 und 2.2.2.3).

2.3.3.4 Krafte an den Triebradern auf fester Fahrbahn

Bisher wurde mit gleichmé&lig Uber der Kettenauflagelange verteiltem Bodendruck
gerechnet. Dies ist im Grunde aber nur auf nachgiebiger Fahrbahn annéhernd zul&ssig,
da hier die Kette lastverteilend wirken kann. D.h., die Einzellasten der Laufrollen kdn-
nen sich ausgleichen (Abb. 2.46 oben). Auf fester Fahrbahn dagegen muss mit den
Einzellasten der Laufrollen bzw. —radern (Abb. 2.46 unten) gerechnet werden.

Abb. 2.46: Bodendruckverteilung auf plastischer und fester Fahrbahn (vereinfachte Darstellung)
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Bei einem Fahrzeug mit funf Laufrollen je Seite und gleichmaRiger Lastverteilung auf
den Laufrollen, tragt jede Rolle 1/10 Fg. Daraus ergibt sich nun fur das Wendewider-
standsmoment auf fester Fahrbahn (analog zu Abb. 2.43):

My | [ 3.1,

4 = I:WRoIIe ’ Ea'i' I:WRoIIe : 4 I:WRoIIe : T

mit Fwrone = Wendewiderstand je Laufrolle
— My =Fyroie 314

3
MW=E-FG-fW-Ia. 2/88
Man muss dieses Ergebnis mit der Gleichung 2/80

My =%'FG fw la

vergleichen, die unter den in Kapitel 2.3.1 getroffenen Vereinfachungen ermittelt wur-
de und angenéhert auf die Verhéltnisse der plastischen Fahrbahn angewendet werden
kann. Dabei ist zu erkennen, dass der Wendevorgang eines Kettenfahrzeugs unter Um-
stdnden auf fester Fahrbahn durchaus schwerer durchfiihrbar sein kann als auf plasti-
scher. Diese gilt besonders bei Fahrzeugen mit kleiner Laufrollenzahl (vergl. auch Ka-
pitel 2.1.2.1).

Fur den allgemeinen Fall bedeutet das auch, dass durch eine ungleichmaRige Kettenbe-

lastung durch die einzelnen Laufrollenlasten die Triebradkrafte zur Uberwindung der
Wendewiderstande groRer werden mussen.

2.3.4 Leistungen an den Triebradern bei Kurvenfahrt

Durch Multiplikation der Beziehungen fiir die Triebradkrafte und die Geschwindigkei-
ten erhalt man die zugehorigen Leistungen.

2.3.4.1 Leistungen an den Triebradern im grofl3en Radienbereich R > s/2
(iL=1)

Aus P, =F, v, bzw. P, =F, -v, ergibt sich durch Einsetzen der Gleichungen 2/81
bzw. 2/82 und 2/63 bzw. 2/64:

p=fo.y [f  fwd)fy L 2/89
2 2 I
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F iy -
p-fey fr,_twA)f LY 290
2 2 I

2.3.4.2 Leistungen an den Triebradern im kleinen Radienbereich
s’2>2R>20(12i.20)

Analog zu Kapitel 2.3.4.1 werden die Beziehungen mit Hilfe der Gleichungen 2/85
bzw. 2/86 und 2/68 bzw. 2/69 hergeleitet:

pazF_G.V'm. fRJrfW_')u (i) 2/91
2 2
P =F7G.V'm.(fR+fWT'ﬂ].(l_iL). 2192

2.3.4.3 Darstellung der bezogenen Leistungen an den Triebradern

Wie im Kapitel 2.3.3.3 ist es auch hier zweckmaRig mit bezogenen GroRen zu arbei-
ten, so dass man die bezogenen Leistungen fir die Kurvenfahrt als ein Vielfaches der
flr Geradeausfahrt bendétigten Leistung aus dem Diagramm Abb. 2.47 ablesen kann.
Die Triebradleistungen sind dazu auf die gesamte Rollwiderstandsleistung bezogen.

P

PRA | |

205 | |

\\\ | |

151 - !

|

10/ n

|

: i
1:\éé 470 20—40-60—100" 200 i4o'o_n:’i'L
5 : | — 'K

: 5 fw-ﬂ_f L l

R 2 R

Abb. 2.47: Bezogene Triebradleistungen
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Es zeigt sich, wie auch aus den Kapiteln 2.3.2.3 und 2.3.3.3 hervorgeht, dass die Leis-
tung am kurvendul3eren Triebrad ber den gesamten Radienbereich positiv ist, d.h.
sich als Vortriebsleistung darstellt.

Die kurveninnere Triebradleistung wird durch die gleichgerichtete negative Triebrad-
kraft und Geschwindigkeit im kleinen Radienbereich positiv, damit eine Vortriebsleis-
tung. Beim ,,Wenden um die Hochachse“ mussen beide Leistungen P, und P; gleich
sein. Demgegentiber stellt sich die kurveninnere Triebradleistung im weitaus groRten
Teil des groflen Radienbereichs, wenn nédmlich die Triebradkraft F; bremsend wirkt,
negativ dar. Das bedeutet, dass diese Leistung vom Boden (ber die Kette zum Trieb-
rad zurtickflieRen muss. Sie ist dann eine Blindleistung (vergl. auch Kapitel 4.2.3).
Solange die Leistung P; im grof3en Radienbereich negativ ist, muss ein Teil der kur-
venduBeren Leistung dazu verwendet werden, die kurveninnere Kette trotz der brem-
senden Triebradkraft F; zum Vorwartsrollen zu zwingen. Es entsteht zusatzlicher
Schlupf und damit ein Verspannungsmoment zwischen beiden Ketten. Dazu muss al-
lerdings eine entsprechende Kettengriffigkeit ug zwischen den Ketten und der Fahr-
bahn zur Verfiigung stehen. Das Verspannungsmoment kombiniert mit der Geschwin-
digkeit ergibt diese Blindleistung.

Die Blindleistung kann dabei je nach Getriebebauart als zirkulierende Blindleistung
(regenerative Lenkung) teilweise dem kurvenéduBeren Triebrad zugefiihrt werden und
so die kurvendufiere Leistung P, erhohen. Die Blindleistung zirkuliert dabei in dem
System Fahrzeug - Fahrbahn (Abb. 2.48).

zirkulierende
: . = Blindleistung

-~ . Blindleistung

kurvenauBen f /.> ={ kurveninnen

Verspannmoment = f(pg)
und Geschwindigkeit

Abb. 2.48: Zirkulierende Blindleistung (regenerative Lenkung) im Bereich 1 < i_ <i_bei
fr = fw - M2, (F; wirkt bremsend)
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Sie l&sst sich rechnerisch mit Hilfe der Gleichungen 2/89 und 2/90 darstellen, indem
die beiden Leistungen zur gesamten Antriebsleistung (Triebrad-) zusammengefasst

werden:
Pr =P, +P,

und zwar

F
Pr=—2.v.|fs +
T 2 (R

fwlﬂ]-(1+
2

2/93

LJF_[ffw_ﬂ)[li]
I 2 2 I

PT =FG'V-fR+FG-V-fW—.ﬂ-_i+ F_Gvai_FF_GVfW_/l
2 i 2 i 2 2
- F_Gval_FF_GVfW_/l
2 i, 2 2
verkdirzt
PT=FG-v-fR+FG-v-fW"1-_i+A—B

I
Hierin ist der negative Term B die von der kurveninneren Kette aufgenommene Blind-
leistung, die dem Fahrzeug in Form des gleichgroRRen, positiven Terms A zugefihrt
wird. Rechnerisch heben sich diese Anteile gegenseitig auf, so dass sich flr die gesam-
te Antriebsleistung (Triebrad-) ergibt:

fo - A
2.1, )

2.3.4.4 Gesamte fur die Kurvenfahrt an den Triebradern erforderliche
Leistung

2/94

PT =FG 'Vm '(fR +

Im Diagramm Abb. 2.47 ist zusétzlich noch die Kurve (gestrichelt)

Pty
R

fr die gesamte Antriebsleistung P+ an den Triebradern eingezeichnet. Sie ergibt sich
(wie in Kapitel 2.3.4.3 firr den groRen Radienbereich R > s/2 (i_ > 1) beschrieben) aus
der Addition der Leistungen am kurven&ufReren (Gleichungen 2/89 bzw. 2/91) und
kurveninneren (Gleichungen 2/90 bzw. 2/92) Triebrad:

P, =P, +P,, 2/93
fur den grofRen Radienbereich R > s/2 (i > 1) nochmals aufgefiihrt:
PT =FG'Vm'(fR +—fw.ﬂ/) 2/94

2.1,
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und fur den kleinen Radienbereich s/2>R >0 (1 > i, > 0):

Pr =Fg Vi, .(fR +fW2°)“) : 2/95

Andererseits kann man fiir die Kurvenfahrt im groRen Radienbereich die gesamte
Triebradleistung auch als die Summe aus einem Anteil fir die Geradeausfahrt und ei-
nem flr den Wendevorgang

Pr =Ps +P, 2/96
mit der Rollwiderstandsleistung

P =Fs v, -fr 2/97

und der Wendewiderstandsleistung
fW M 24

- 2/98
2 ¢ IL

definieren.
2.3.5 Wendewiderstandsbeiwert fyy

Die Gleitbewegung zwischen Kette und Boden nimmt mit kleiner werdendem Radius
zu, um im Bereich ,,Wenden um eine Kette* und ,,Wenden um die Hochachse*
Hochstwerte zu erreichen (vergl. Kapitel 2.3.1). Diese Verhaltnisse werden mit Hilfe
des Wendewiderstandsbeiwertes f,, erfasst. In ihm mussen dann die Abh&ngigkeiten
von Bodenart und -zustand, Kettenart und -zustand, Laufwerksart und gefahrenem
Kurvenradius bzw. Lenkibersetzung enthalten sein. So muss der Wendewiderstands-
beiwert neben der Reibung zwischen Kette und Boden (Reibbeiwert uxg, vergl. Kapi-
tel 2.1.1.1) auch die Verhaltnisse bei eingesunkenen Ketten (t; > 0) erfassen. D.h. die
Arbeit zum Abscheren des den Ketten im Wege stehenden Bodenvolumens und die
Arbeit, dieses weiterzuschieben (abhdngig vom inneren Reibungswinkel des Bodens
p), werden mit dem Wendewiderstandsbeiwert beschrieben. Messungen von Buttner
und Renk mit einem Versuchsfahrzeug mit Stahlgleisketten ergaben auf verschiedenen
Bodenarten das folgende Bild (Abb. 2.49).

Die rechnerische Erfassung erfolgt nach [15] mit den bisher festgelegten Vereinfa-
chungen mit:

fW =fW—0.(1_i] 2/99

R )" R

K

1+——
( s/Z)

bzw.
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fy = f""—c’(l—l—L) (siehe Abb. 2.50).

Ik

0.81 steiniger Boden

Asphaltstralie

. . ; v . —R/m
10 20 30 40 50 60

Abb. 2.49: Wendewiderstandsbeiwert (nach: Buttner, Renk)

1,01
0,51

0,14

H 2 3 45 10 20 40 60

Abb. 2.50: Wendewiderstandsbeiwert

400

200

2/100
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Dabei bedeuten:
fwo. Wendewiderstandsbeiwert beim ,,Wenden um die Hochachse®. Hierin ist
der Einfluss der Einsinktiefe enthalten. Mit guter Naherung kann er aus Abb.
2.50 entnommen werden.
Exponent n: sogenannter Kettenspannungsexponent. Er liegt im Bereich von 0,2
bis 0,5 und muss empirisch ermittelt werden.
Bei groRer Kettenspannung ist er grofier, womit auch der Wendewiderstands-
beiwert auf plastischer Fahrbahn kleiner wird, denn bei starker Kettenspannung
wird der effektive Bodendruck gleichméRiger tber die Kettenauflageldnge ver-
teilt. Die Annahme des konstanten Kettenspannungsexponenten fiihrt gegentber
praktischen Versuchen zu Abweichungen (abhdngig von der Art des Ketten-
spanners, vergl. auch Kapitel 5.2.2.2).
Faktor (1-ip / ik): berlcksichtigt die Eigenkrimmung der Kette auf Grund des
Spiels usw. (vergl. Kapitel 2.3.1) und damit die Erfahrung, dass der Wendewi-
derstand schon bei Radien R << o gegen Null geht.

Fur ein Kettenfahrzeug ergeben sich mit den Daten:
Lenkibersetzung ik =500 (R im Versuch ermittelt)
Spurweite s=2,7m
Kettenspannungsexponent n = 0,45

mit der Gleichung 2/100 die Diagramme Abb. 2.50 und 2.51.

v T —T T T T T % ot
2 3 45 10 20 40 60 100 200 400 iL

Abb. 2.51: Wendewiderstandsbeiwert fir fy,=1,2, A = 1,5, fr = 0,05
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Die Darstellung in Abb. 2.51 enthalt zusatzlich die Kurve fir einen Exponenten n =
0,2. Sie zeigt den nicht unerheblichen Einfluss des Kettenspannungsexponenten (vergl.
auch Kapitel 2.2.2.2).

Als Anhaltswerte kann man den Wendewiderstandsbeiwert fur das ,,Wenden um die
Hochachse* mit

- fwo = 0,6 bis 0,8 fur Fahrten auf fester Fahrbahn,

- fwo = 1,2 fiir Fahrten in mittelschwerem Gelédnde,

- fwo = 1,7 bis 1,8 fiir schwereres Gelande annehmen.

Die Auswirkungen der Fahrgeschwindigkeit werden mit der Gleichung 2/99 bzw.
2/100 nicht erfasst. Wegen des geringeren Geschwindigkeitsniveaus ist der Einfluss im
Gelande vernachléssigbar. Hier ist die Einsinktiefe von Bedeutung. Auf Asphalt- und
Betonfahrbahnen ist der Einfluss dagegen vorhanden. Auch die Kettenart, Polster-
oder Stahlkette, sind nicht erfasst.

Bei bekannten Antriebsmomenten an den beiden Triebradern kann mit Hilfe der Glei-
chung 2/81, 82 der Wendewiderstandsbeiwert mit
_2:(Mg, =My

2/101
w FG '2«' rT

ermittelt werden (vergl. [7]).

Mit Gleichung 2/99 bzw. 2/100 ist der Wendewiderstandsbeiwert fur das ,,Wenden um
eine Kette* (i_ = 1) geringer als er in der Praxis tatsachlich ist. Hier wird die kurvenin-
nere Kette auf der Stelle gedreht, was zu hoheren Wendewiderstanden fuhrt als in allen
anderen Fallen, bei denen die Ketten um einen Kurvenmittelpunkt abrollen (so auch
beim ,,Wenden um die Hochachse®). Das zeigen auch die Versuche an der Universitat
der Bundeswehr Hamburg (Helmut-Schmidt-Universitat; [7], [8], [9]; vergl. auch Ka-
pitel 2.3.7.5 und 2.3.3.3), die zu dem Ergebnis kommen, dass sich bei sehr kleinen Ra-
dien der Wendewiderstand im Gegensatz zur Gleichung 2/99 bzw. 2/100 und Abb.
2.50 nicht mehr erhoht, sondern ungeféhr konstant bleibt. Man kann dieser Tatsache
dadurch Rechnung tragen, indem man fir den kleinen Radienbereich (0 <i, < 1) den
Wendewiderstandsbeiwert fiir das ,,Wenden um die Hochachse* fy, = konstant ver-
wendet und dann flr den groRen Radienbereich (1 <i_ < ix) statt der Gleichung 2/100
(analog Gleichung 2/99) die Gleichung 2/101a benitzt:

fw =M—§-[1—LJ : 2/100a

75
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Die Versuche der Universitat der Bundeswehr Hamburg (Helmut-Schmidt-Universitat,
[7]) wurden mit Polsterketten auf fester Fahrbahn (Beton) bei kleiner Fahrgeschwin-
digkeit durchgefihrt. Fur Fahrten auf plastischer Fahrbahn wurden keine Untersu-
chungen angestellt.

Auf fester Fahrbahn wurde auch der Einfluss der Kettenspannung untersucht, der mit
der Gleichung 2/99 bzw. 2/100 offensichtlich nur unvollkommen ermittelt werden
kann. In der Realitat ist der Kettenspannungsexponent nicht konstant, sondern nimmt
mit dem Kurvenradius zu. Die hohere Kettenspannung (hoherer Exponent) behindert
das ,,Atmen‘ der Kette (vergl. Kapitel 2.1). Die Art des Kettenspanners spielt auch
hinein. Das verwendete Versuchsfahrzeug hat einen hydraulischen Kettenspanner
(vergl. Kapitel 5.2.2.2, Abb. 5.10). Auch die Polster der Ketten beeinflussen auf fester
Fahrbahn den Wendewiderstand. Dabei spielen die Gummimischung und Temperatur
eine Rolle, sowie die vertikale Belastung der Polster (Flachenpressung). Die Polster
werden bei kleinen Radien starker verformt, gewalkt und tragen so zu groRerem Wen-
dewiderstand bei. Auf plastischer Fahrbahn ist der Einfluss der Polster dann sekundaér.
Hier ist die Form wichtiger. Bei hoheren Fahrgeschwindigkeiten kommt noch der Ein-
fluss der dynamischen Kettenvorspannung hinzu.

Die Werte fir den Wendewiderstandsbeiwert sind im groRen Radienbereich demnach
bei den kleinen Lenkiibersetzungen gréRRer, um dann zu den gréReren Lenkulbersetzun-
gen hin kleinere Werte als mit den Gleichungen zu erreichen. Diese Einflusse erfasst
die vereinfachende Gleichung 2/99 bzw. 2/100 nicht. Fur Trendaussagen ist sie ausrei-
chend, fur exakte Untersuchungen muss sie entsprechend den vorhandenen Randbe-
dingungen modifiziert werden (vergl. Kapitel 2.3.7). Letzteres trifft auch fir die Glei-
chungen fir die Triebradgeschwindigkeiten, -kréfte und -leistungen zu.

2.3.6 Lenkwilligkeit eines Kettenfahrzeugs

Lenkwilligkeit bedeutet, dass ein Fahrzeug mit einem kleinen Lenkverhaltnis einen
bestimmten Kurvenradius mit einer bestimmten Geschwindigkeit mit geringerem Leis-
tungsbedarf, entsprechend geringeren, erforderlichen Triebradkréften durchfahren
kann als ein gleiches Fahrzeug mit einem gréReren Lenkverhdltnis. Das Fahrzeug mit
dem kleineren Lenkverhaltnis stellt bei der Kurvenfahrt geringere Anforderungen an
die Kraftlibertragung auf die Fahrbahn, sprich Kettengriffigkeit pg.

Die Triebradkréfte F, und F; greifen mit dem Hebelarm der Spurweite s an. Dem steht
dann das Wendewiderstandsmoment My, das sich tber die Kettenauflageldngel, auf-
baut, gegeniiber, wie es aus Abb. 2.41 und den Gleichungen 2/75, 2/76 hervorgeht.
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Man kann also das Lenkverhaltnis A (vergl. Gleichung 2/60 bzw. 2/61), das in die obi-
gen Beziehungen fiir die Triebradkrafte eingegangen ist, als Kriterium flr die Lenk-
willigkeit heranziehen.

Die Triebradkraft der kurvendulReren Kette stellt, da sie in jedem Fall die groRere ist,
die groéiiten Anforderungen an die Kettengriffigkeit

F, < ug %G ) 2/102
Als fir die Kurvenfahrt erforderliche Kraft, stellt sie sich dar als:

F (.. fy-A4
F, = E.(fR +_W2 ) 2/103

mit dem Rollwiderstandsbeiwert fg*, der hier nur die Anteile umfasst, die die Ketten-
griffigkeit beanspruchen. D.h., er entsteht nur durch die &uReren Fahrwiderstande. Aus
den Gleichungen 2/102 und 2/103 ergibt sich mit der Forderung, dass die Kettengrif-
figkeit immer ausreichen soll:
fw 4

Ug >fn + > 2/104
Hieraus erh&lt man das Kriterium fiir die Lenkwilligkeit

1 2 *
Abzw. 2 sm-(,uR —fR). 2/105

Das sich wéhrend des Lenkvorganges gerade einstellende Lenkverhaltnis, das sich aus
dem Zusammenspiel von Laufwerksgeometrie und Fahrbahnverhéltnissen (Boden-) zu
A bzw. A’ ergibt, muss also mdglichst kleiner bis maximal gleich den sich aus den
Fahrwiderstanden und Kettengriffigkeit ergebenden Verhaltnissen sein.

Wird die Gleichung 2/105 nicht erfillt, ist zu erwarten, dass der beabsichtigte Wende-
vorgang nicht flissig durchfiihrbar ist. Die Ketten rutschen durch, wobei allerdings der
entstehende Schlupf zur Verbesserung der Kettengriffigkeit fuhren und die Lenkbewe-
gung doch noch mdoglich werden kann.

Es hat sich entsprechend den oben dargelegten Feststellungen als glinstig erwiesen,
dass bei den in Frage kommenden Bodenverhéltnissen, d.h. bei eingesunkenen Ketten,
ein konstruktiv vorgegebenes Lenkverhéltnis von A = 1,5 ginstig ist. Dazu gibt [18]
folgende Ubersicht an, hier mit bekannten Kettenfahrzeugen (Tabelle 2.5, Abb. 2.52,
2.53, 2.54, 2.55) erganzt.
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Lenkverhéltnis A Lenkwilligkeit Kettenfahrzeuge
1bis1,2 sehr gut SPz (kurz) Hotchkiss A=1,19
1,2bis1,4 gut MTW M113 A=1.24
Pz.Kpfw. Tiger | A =1,28
KPz 70 A =133
1,4 bis 1,6 befriedigend Pz.Kpfw. Panther A=15
KPz Leopard 1 A =157
KPz M60 A 1 (USA) A =145
KPz T 80 A =153
KPz T 90 A =153
1,6 bis 1,8 weniger glinstig | KPz Leopard 2 A=1,775
KPz M1 (USA) A=161
KPz Leclerc A=161
KPz Challenger 2 A =165
1,8 und groRer schlecht Pz.Kpfw. Maus A =2,518

Tabelle 2.5: Lenkwilligkeit

Abb. 2.52:
SPz (kurz) Hotchkiss (Aufklarungspanzer; aus
Erkennungsblatter BMVQ)

Abb. 2.53: KPz 70
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Abb. 2.54: Pz.Kpfw. Panther Ausf. G

Abb. 2.55: KPz Leopard 2 A6

Das Kriterium der Lenkwilligkeit spielt bei Gefechtsfahrzeugen zumindest heute eine
untergeordnete Rolle, da die Antriebe im Laufe der Entwicklung erheblich drehmo-
mentstarker geworden sind und zudem eine wesentlich bessere Eigenwandlungsfahig-
keit (vergl. Kapitel 3) aufweisen. Sie kdnnen damit die htheren Wendewiderstands-
momente auf Grund der groReren Kettenauflagelangen I, (groReren Lenkverhaltnisse
A) besser uberwinden. Allerdings sind die modernen Fahrzeuge auf diese groReren
L&ngen angewiesen, da durch das VerlademaR (TransitmaR) die maximale Wannen-
breite begrenzt wird. Es miissen aber heute bei der Unterbringung im Fahrzeug unter
anderem der groRere Raumbedarf fiir die Besatzung wegen der Zunahme der Koérper-
groRe des Menschen, groRere Waffenanlagen und Verbund- und/oder Schottpanzerun-
gen berucksichtigt werden.

In Abb. 2.56 werden der Pz.Kpfw. Tiger | (56,9 t) mit dem ungeféhr gleichschweren
KPz Leopard 2 A4 (55,2 t) verglichen (vergl. auch Tabelle 2.5). Der Tiger verfiigte
uber eine Motorleistung von 515 kW und ein maximales Motordrehmoment von 1850
Nm, wahrend der Leopard 2 1100 kW und 4700 Nm aufweisen kann. Um einen eini-
germafen vertretbarem Bodendruck zu erreichen, verfligte der Tiger | ber entspre-
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chend breite Ketten. Damit tberschritt er das Verlademal3, so dass er fur den Eisen-
bahntransport auf schmalere Ketten zeitaufwandig umgekettet werden musste.

Aus Gleichung 2/105 ist dieser Zusammenhang ersichtlich, dass eine grélRere An-
triebskraft (Triebrad-, entsprechend einem héheren Motordrehmoment) die Lenkwil-
ligkeit zwar verbessert, aber sie nicht in jeder Fahrsituation sichern kann (vergl. [18]),
wenn nicht eine ausreichende Kettengriffigkeit ug zur Verfiigung steht.

Abb. 2.56: Vergleich Pz.Kpfw. Tiger | mit KPz Leopard 2

Zwei Beispiele zur Lenkwilligkeit fiir den Fahrzustand ,,Wenden um die Hochachse*:

a) Das zu untersuchende Fahrzeug wende auf einem mittleren Boden mit einem
Widerstandsbeiwert fy, = 1,2 (vergl. Kapitel 2.3.5), einem Rollwiderstands-
beiwert fg* = 0,05, und es erreiche eine Kettengriffigkeit von pug = 0,6. Dann
ergibt sich ein Lenkverhéltnis von A = 0,917, das mit dem Fahrzeug nicht tber-
schritten werden sollte.

b) Beim Wendevorgang auf einer Asphaltfahrbahn mit f,, = 0,8, fz* = 0,02 und
ug = 0,7 ergibt sich ein Lenkverhéltnis von A = 1,7.

Stellt man diesen Beispielen das konstruktive Lenkverhéltnis A =1,57 des Leopard 1

gegenuber, so ist ersichtlich, dass er bei den Verhaltnissen des Beispiels a) das Wen-

den um die Hochachse schwerlich genau durchfiihren kann.

Dies gilt ganz besonders dann, wenn man noch ein Einsinken der Ketten, damit eine

grolere Kettenauflagelange und auch ein groReres Lenkverhéltnis A’ berticksichtigt.

Im Zusammenhang mit der Kettenauflagelange ist auch die Laufrollenzahl von Bedeu-

tung, wie in Kapitel 2.1.2.1 gezeigt wurde.
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Fur die Kettenauflageldnge beim ,,Wenden um die Hochachse* auf weichem Boden
kann gegenuber dem fahrenden Fahrzeug die Kettenauflageldnge wie beim stehenden
Fahrzeug (vergl. Kapitel 2.1.2.1 mit Abb. 2.9) verwendet werden.

2.3.7 Untersuchung der im Vorhinein getroffenen Vereinfachungen,
weitere Wendemodelle

Fur genauere Untersuchungen, Berechnungen und Simulationen sollen hier die wich-
tigsten Einflusse der in Kapitel 2.3.1 getroffenen Vereinfachungen auf die Kurvenfahrt
aufgezeigt werden. In diesem Zusammenhang wird auch auf weitere, realitatsnahere,
wenn auch wiederum vereinfachende Wendemodelle eingegangen.

2.3.7.1 Kettenbreite

Fur eine exakte Berechnung des Wendewiderstandsmomentes
Fe | Fe -

M, =f, --S.2&—f .-G 'a 2/80
WoWe 2 W g

und damit der erforderlichen Triebradkrafte ist die Kettenbreite bk ist zu berticksichti-

gen. Allerdings kann sie ohne weiteres vernachlassigt werden, wie [15] gezeigt hat.

Unter Berticksichtigung der Kettenbreite gibt er die Beziehung

FG ) Ia

w

2/106

an.
Der Faktor y = f (bk/l,) ist in Abb. 2.57 dargestellt. Man erkennt, dass fir tbliche Ver-
haltnisse by/l, (z.B. KPz Leopard 1: 0,13, KPz Leopard 2: 0,135, KPz M48 A2: 0,176,
SPz Marder: 0,115) das Widerstandsmoment ohne Einbeziehung der Kettenbreite le-
diglich um 1 % bis 3 % zu niedrig angesetzt wird. Dies wird auch durch Berechnungen
von [3] bestatigt.

4,5
3,5 -
25

2 Abb. 2.57: Einfluss der Kettenbreite
1,5 (nach [15])

bx/a
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2.3.7.2 Schlupf in Querrichtung, Wendepole

Die Kurvenfahrt des Kettenfahrzeugs setzt sich, wie schon in Kapitel 2.3.1 (mit Abb.
2.38) beschrieben, aus der Drehbewegung des Fahrzeugschwerpunktes um den Kur-
venmittelpunkt und der der Ketten um ihren jeweiligen Relativpol der Bewegung, auch
Wendepole genannt, zusammen. Dabei legt die kurvenduBere Kette einen langeren
Weg zuriick als die kurveninnere. Die Wendebewegung erzeugt Reibungskrafte so-
wohl in Querrichtung dFyy (vergl. oben) als auch durch das erforderliche Abrollen der
Ketten in Langsrichtung dFyg. Letztere Uberlagert die Fahrwiderstdnde aus der Gera-
deausfahrt, sprich Vortriebsbewegung, Fr. Da die Ketten starr mit einander verbunden
sind, sind diese Quer- und Langsbewegungen beider Ketten mit einem Zwangsschlupf
verbunden. Gegenuber dem bisher verwendeten vereinfachenden Modell nach [14],
[15] entstehen also Relativbewegungen und damit fiir jede Kette je ein Wendepol.
Diese liegen nicht, wie bisher angenommen, in der Mitte der Kettenauflageldngen.

Fur gleichmaRig belastete Ketten und gleichférmige Kurvenfahrt lassen sie sich (vergl.
[3]) nach Abb. 2.58 ermitteln, wobei vereinfachend die Wendewiderstandskréafte, die
vom Boden auf die Kette wirken, in jeweils zwei Punkten der Ketten reduziert wurden.

Die Wendepole My,, My; werden ermittelt, indem man die Senkrechten auf den Ge-
schwindigkeitsvektoren in den genannten Punkten der Ketten errichtet und zum
Schnitt bringt. Die Vektoren liegen auf den Wirkungslinien der Krafte F, und F, die
aus den Reibungskréften in Quer- (dFy) und Langsrichtung (dFg) resultieren.

Durch die vektorielle Addition der Kréfte F, und F;, erhélt man die fur den Wendevor-
gang notwendigen Triebradkrafte F, und F;.
Die Pole bewegen sich wahrend der Kurvenfahrt mit dem Fahrzeug mit.

Die Fahrgeschwindigkeit v, des Kapitels 2.3.2 l&sst sich demnach mit Hilfe der Ge-
schwindigkeiten der Wendepole vk, und vi; (Abb. 2.59) ermitteln. Die Lenkiberset-
zung wird demnach definiert mit

_ R
s/2+e

i 2/107

mit e = e, + ¢; (mit den oben beschriebenen vereinfachenden Randbedingungen gilt e,
= ei).
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/

U

Mka, My Wendepole der Ketten

F..F,  Widerstandskrafte gegen die Wendebewegung
€a,€ Abstand Wendepol - Kettenmitte

F..F ermittelten Triebradkrafte

Abb. 2.58: Kettenwendepole (vereinfachte Darstellung) (vergl. [15])

Abb. 2.59: Triebradgeschwindigkeiten (vereinfachte Darstellung)
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Die Ermittlung des Wendewiderstandsmomentes My, und der Wendepolabstande e,;
wird anhand der Abb. 2.60 folgendermafen durchgefiihrt.
Mit der Gleichung 2/2

Fe
Po=5Tb -1,
und
FG
dFV’h=fW-po-bK-dI=fw-ﬁ-dl 2/108
dFR,s
| ’
daF [ |
E 2 | M,  Wendepol der Kette
dE | F F_Widerstandskrafte gegen die
w V' M \Wendebewegung
K / ~
/ | |\ “ | e. Abstand Wendepol - Kettenmitte
~
IRON I N
~
M, |\ | e
. \ P
\ | th |
2 |
| |
| Y |
B p— S —

Abb. 2.60: Ermittlung des Wendewiderstandes und der Abstande Wendepol - Kettenmitte
(vereinfachte Darstellung; vergl. [15])

sowie dem Rollwideranstandsanteil der Wendebewegung
dFyr =dF, , -cosv

ergibt sich

F
Far =fw '2_(?

€. dI=fW'FG'e'-arsinh la ,

Jr—ez 2.1, 2-e.

mit Einfihrung des Verhéltnisses

O'—.&

a

a 2/109



2 Fahrphysik in Langs- und Querrichtung

fi, - F )
For =%-ar sinhB 2/110

und analog zu Gleichung 2/75 bzw. 2/76

i I f., -F- -e. i
.arsinh—2—=w 6" o sinhB . 2/111
2-e. 21

Man stellt fest, dass das nach den vereinfachenden Bedingungen nach [14], [15] ermit-
telte Wendemoment Gleichung 2/80

fW°FG'Ia
4

grolRere Werte ergibt als nach Gleichung 2/111, da

MW=

%-ar sinhB <I§a mit %<1 (vergl. dazu Abb. 2.61) qilt.

0,5 0,7 0,9 1,1 1,3 1,5 1,7 1,9

A

Abb. 2.61: Zusammenhang des Wendepolabstandes e. (Verhaltnis B) mit dem Lenkverhaltnis A
(vergl. [3])

Der Wendepolabstand e. wird mit Hilfe des Momentes My um die Wendepole ermit-
telt und auf die GroRe B (Gleichung 2/109) zurlickgefuhrt (implizite Losung).

Das Moment (siehe Abb. 2.60) ist mit
I,/2
MWK - Ik-dFV,h
0

definiert und wird mit Gleichung 2/108 zu

85
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I,/2 .
Mwk = fw-Fg J'\/I2+e.2 -dl =M- vB2+1 +£-ar sinhB 2/112
2:1, 3 16-B B
mit der Abkiirzung Gleichung 2/109 B = Z'ae |
Aus Abb. 2.60 ist auch erkennbar, dass
mit Gleichung 2/111
fw - F 1 fw-Fs 1 :
For =2 S .e.| ——-dl=Y 5.~ .arsinhB
WRT 2, I«/|z+e,z 4 B
gilt.

Aus den Gleichungen 2/111, 2/112 und 2/113 erh&lt man dann den Zusammenhang
11 { JB2+1 +1} 1

Tz _ —|-=, 2/114
A 4 |arsinhB B B

der in Abb. 2.61 dargestellt ist und aus dem dann der Wendepolabstand e. mit Glei-
chung 2/109 flr ein bestimmtes Fahrzeug ermittelt werden kann.

Der Wendepolabstand e. nimmt mit dem Lenkverhdltnis A entsprechend der Ketten-
auflagelénge I, und geringerem Wendewiderstandsbeiwert f\, (entsprechender Vergro-
Rerung des Schlupfes) zu.

2.3.7.3 Einflisse auf die Lage der Wendepole

Die Lage der Wendepole zu den Ketten wird grundsatzlich durch die Kettenauflage-
lange, die (vernachléssigbare) Kettenbreite, die Spurweite, den Wendewider-
standsbeiwert, die eventuelle Beschleunigung und die Fliehkraft bestimmt. Dabei wird
der Abstand des Wendpols von der inneren Kette, wegen der starkeren Gleitbewegung
(vergl. auch Abb. 2.38 und 2.58), gegenuber der kurvendulReren Kette verringert
(flienkraftfreie Betrachtung).

Eine asymmetrische Schwerpunktlage des Fahrzeugs, ungleiche Radlasten und unter-
schiedliche Federvorspannung fiihren neben der Beeinflussung der Lage der Ketten-
wendepole in Seitenrichtung auch zu einer Verlagerung in Fahrzeuglangsrichtung und
damit zur Anderung der Triebradgeschwindigkeiten. Der Einfluss der ungleichen Rad-
lasten wird auf plastischer Fahrbahn wegen der ausgleichenden Wirkung der Ketten
geringer.
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Unter Berlcksichtigung des Schlupfes fahrt das Fahrzeug den tatsdchlichen Radius R;.
Der tatsachlichen Fahrgeschwindigkeit v, wird durch die Fliehkraft F. eine Querge-
schwindigkeit Uberlagert, so dass fir die Fliehkraft (Abb. 2.62)
— I:G 'Vtzres

g9-R;

2/115

Cc

gilt.

FC A ch |
A Vires
th ‘
s- — — —F >
'S My
| \ |
\ |
’H\eKH
| N
"
|
~ L
\ \ |
Rt
\ \
Vo
\
\ |
M \

Abb. 2.62: Einfluss der Fliehkraft F. auf den Wendevorgang

Sie bewirkt, dass die kurvenauliere Kette zuséatzlich belastet und die kurveninnere Ket-

te entsprechend entlastet wird. Das bedeutet, dass durch die Querkomponente der
Fliehkraft

= Fo Vi 2/116

g-R;

am kurvenauReren Kettentriebrad eine groRere Antriebskraft erforderlich wird und am

kurveninneren eine kleinere gegenliber der seitenkraftfreien Betrachtung:
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2
FGa:pG.[%JF_VmRt .EJ 21117
g-R S
bzw.
2
F =F |t VYm D 2118
2 g-R, s

mit h = Schwerpunkthohe.

Die Gewichtsverteilung beeinflusst die GroRe der Fahrwiderstdnde in Langs- und des
Wendewiderstandes Fyy in Querrichtung. In L&ngsrichtung ist dies der Rollwiderstand
(Fahrt in der Ebene) Fr. Bei ihm werden die vom Fahrzeuggewicht und wegen des
hoheren Zugkraftbedarfs Fzr die von der inneren Kettenzugkraft Fx; abhéngigen
Komponenten des Laufwerkswiderstandes F,,; beeinflusst. Hier wird zudem der Anteil
des Spurreibungswiderstandes Frs durch die Querkréfte (vergl. Kapitel 2.2.2.4.2) ver-
grolRert. AuBerdem tragt auch die (allerdings kleine, vergl. unten) L&ngskomponente
der Fliehkraft dazu bei (vergl. Abb. 2.62). Auf plastischer Fahrbahn (im Gelande)
kommt dann wegen des Einsinkens der Ketten (ty) die VergroBerung des Bugwider-
standes Fg,q Und des Wendewiderstandes Fyy hinzu. Dabei sinkt die kurvenaullere Ket-
te - abhangig von der Bodenart und -beschaffenheit - gegeniiber der Geradeausfahrt
starker ein als die Einsinktiefe der kurveninneren Kette abnimmt.

Die Fliehkraft erhdht demnach den Leistungsbedarf an den Triebrédern zusétzlich.
Hinzu kommt, dass die kurveninnere Kette durch die Fliehkraft entlastet und damit die
zirkulierende Blindleistung (vergl. Kapitel 2.3.4.3) geringer wird. Die Leistung der
kurvendul3eren Kette muss entsprechend antriebseitig erh6ht werden, um einen Ge-
schwindigkeitsabfall zu vermeiden. Der Leistungsbedarf wird gegeniber der seiten-
kraftfreien Betrachtung groRer. Durch den Schwung des Fahrzeugs kann dieser groRRe-
re Leistungsbedarf zumindest zu Beginn der Kurvenfahrt teilweise tUberbriickt werden
(die Vereinfachung der gleichférmigen Bewegung gilt in dem Moment dann nicht).
Der Fliehkrafteinfluss lasst sich theoretisch durch eine niedrigere Schwerpunkthéhe
und grélRere Spurweite verringern.

Weiterhin fuhrt die Gewichtsverteilung durch die Fliehkraft auf die beiden Ketten zu
einer Verschiebung der Wendepole Mg, in Querrichtung.

Die Fliehkraft hat bei den angetriebenen Ketten (Zwangsschlupf) eine Trégheitskom-
ponente in Fahrzeuglangsrichtung, so dass sich dadurch (siehe Abb. 2.62) eine resul-
tierende Bewegung des Fahrzeugs unter dem sogenannten Schwimmwinkel [ zur
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Fahrzeugléangsachse ergibt. D.h. auch, dass die Kurvenbewegung um einen in Fahrt-
richtung um den Abstand ey verschobenen Mittelpunkt M erfolgt. Die Drehbewegung
des Fahrzeugs wird nicht mehr um den Schwerpunkt S, sondern um den Wendepol My
des Fahrzeugs durchgefiihrt. Durch die Fliehkraft wird demnach zu der Vortriebsge-
schwindigkeit eine Geschwindigkeitskomponente v, quer erzeugt.

Der Schwimmwinkel {3 ist auf fester Fahrbahn (Asphalt, Beton) und Gummipolsterket-
ten unterhalb der Kurvengrenzgeschwindigkeit wie bei Radfahrzeugen klein (ca. 2 bis
3°, das ergaben auch Messungen an der Universitat der Bundeswehr Minchen) und
deshalb schwer reproduzierbar zu messen. Der kleine Winkel bedeutet auch, dass die
Langskomponenten der Fliehkraft und die Querkomponente der Geschwindigkeit zur
Vereinfachung vernachléssigt werden kdnnen (Abb. 2.62; vergl. auch Kapitel 2.3.7.6).

Der Abstand Wendepol - Schwerpunkt des Fahrzeugs lasst sich mit Hilfe der Quer-
komponente der Fliehkraft F,, die den Wendevorgang unterstiitzt und damit dem oben
erwahnten Leistungsbedarf in der Kurve etwas entgegenwirkt, ermitteln.

Diese Komponente der Fliehkraft erzeugt die vor und hinter dem Wendepol vorhande-
nen Wendewiderstdnde an den Ketten. Damit erh&lt man fur den Abstand des Wende-
pols (hier vereinfacht mit e,, e; = 0; vergl. Kapitel 2.3.7.2, Abb. 2.58 und auch [3])
uber das Kraftegleichgewicht

m-v2 I I
Feq = Rtmt =fw - Po - bk ‘(Ea"‘eK)—fw “Po - by '[Ea_eK]

mit Gleichung 2/2 und damit

R, . 2 K . 2 K

AV

V2

3
ey =2 | 2/119
2-fw -9 R

Mit steigender Fahrgeschwindigkeit (steigender Fliehkraft) und kleinerem Wendewi-
derstandsbeiwert verlagern sich der Wendepol des Fahrzeugs und damit die Wendepo-
le der Ketten zunehmend in Fahrtrichtung (nach vorne). Das bedeutet, dass der Leis-
tungsbedarf, der durch die Fliehkraft steigt, zusatzlich erhoht wird.

Der Zusammenhang der seitlichen Wendepolabstéande e. mit dem Wendepolabstand ex
lasst sich z.B. mit dem Abstand ex und bekannter Fliehkraft F. graphisch ermitteln.
Dabei liegen die beiden Wendepole M,; wegen gleicher Winkelgeschwindigkeit um

89
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den Kurvenmittelpunkt M (Giergeschwindigkeit y ) und (vereinfachend) gleichen
Reibverhéltnissen an den Ketten symmetrisch zur Fahrzeuglangsachse.

Durch den vor dem Fahrzeugschwerpunkt liegenden Wendepol My werden die Ketten
in ihrem hinteren Bereich in Querrichtung stérker belastet, d.h., es missen hohere
Querkrafte (Wendewiderstande) als im vorderen Teil abgestitzt werden.

Die Verlagerung des Fahrzeugwendepols My in Fahrtrichtung vor den Fahrzeug-
schwerpunkt fiihrt damit dazu, dass das Kettenfahrzeug entsprechend zum Ubersteuern
neigt. Das Ubersteuern wird zu Beginn der Kurvenfahrt durch den Lastwechsel - es
wird zumindest kurveninnen die Drehzahl und damit die Fahrgeschwindigkeit gesenkt
- eingeleitet. Dadurch federt das Fahrzeug nach vorne ein, wahrend der hintere Teil der
Ketten entlastet wird, wodurch hier die Kettengriffigkeit in Querrichtung zur Seiten-
flhrung weniger beitragen kann. Durch entsprechende Fahrzeugauslegung und - aus-
lastung wird der Effekt mehr oder weniger unterstitzt (z.B. ein unbeladener MTW M
113). Eine leichte Gegenreaktion wird dadurch erzeugt, dass kurvenaufien der An-
triebsschlupf die Kettengeschwindigkeit verringert und kurveninnen diese durch den
Bremsschlupf vergroRert wird (vergl. Kapitel 2.3.7.5 Kitano).

Der Ubersteuereffekt wird zudem dadurch unterstiitzt, dass die innere Kettenzugkraft
die hintere Laufrolle der kurvenduReren Kette und die vordere Laufrolle der kurvenin-
neren Kette entlastet (Abb. 2.63). Die Entlastung geschieht in dem Radienbereich, in
dem die kurveninnere Kette bremsend wirkt (vergl. Kapitel 2.3.3.3, Abb. 2.45). Durch
die Entlastung kann unter diesen Rollen von der Kette kaum noch der Wendewider-
stand abgest(tzt werden.

Der Ubersteuereffekt unterstiitzt die Wendebewegung.

Die Ketten kdnnen sich im Rahmen der Elastizitdten und des Spiels in ihren Gelenken
bis zu ihrem Eigenkrimmungsradius Rk dem Kurvenverlauf anpassen (fir die obigen
Beziehungen wurde in Kapitel 2.3.1 zur Vereinfachung von steifen Ketten ausgegan-
gen). Durch die Belastung wéhrend der Kurvenfahrt in Querrichtung nimmt die Kette
allerdings keinen bogen- sondern einen s-férmigen Verlauf ein (Abb. 2.64, vergl. Abb.
2.35).

Auch diese Verformung ist am Ubersteuereffekt beteiligt.

Beim Wendevorgang in einer Steigung wird sich die Kettenbelastung &ndern, d.h. der
hintere Teil der Kettenauflage wird belastet, der vordere entlastet. Daraus ergibt sich
eine Verschiebung der Wendepole der Ketten, besonders in Fahrzeuglangsrichtung
und damit eine Anderung der Triebradleistungen. Diese Anderungen sind abhéangig
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u.a. vom Steigungswinkel, vom Winkel zwischen Fahrzeuglangsachse und Falllinie,
von der Verteilung der Kettenbelastung in der Ebene. Im Gefalle sind dann die Ver-
héltnisse andersherum gelagert.

kurvenaufien

® O

Abb. 2.63: Entlastung der Laufrollen durch Fz; bei Kurvenfahrt (Fahrzeug mit Heckantrieb;
vergl. Abb. 2.22 und 2.23)

EERET YT .

—
N —— e ———

Abb. 2.64:
M Verformung der Kette bei Kurvenfahrt
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2.3.7.4 Ungleichformiger Wendevorgang

Erfahrt das Fahrzeug bei der Kurvenfahrt eine Winkelbeschleunigung, dndert sich das
Wendewiderstandsmoment (ohne Berticksichtigung der Fliehkraft) zu:
_ FG .fW 'I da)

2+J.— 2/120

M
W 4 dt

. Y,
mit o=—,
R

so dass fur die Triebradkréfte geschrieben werden kann:

Fo=Fo ff 4lwd),d do 2121
2 2 s dt

Fofoff _fwd);d do 21122
2 2 s dt

Zu berticksichtigen ist dabei, dass von den Triebradkraften zusatzlich die Tréagheits-
kraft, d.h. der Beschleunigungswiderstand Fg aufgebracht werden (vergl. Kapitel
2.2.3.4).

Das Massentragheitsmoment lasst sich graphisch bzw. rechnerisch ermitteln, wenn die
Verteilung der Einzelmassen und deren Abmessungen (mit Hilfe der CAD-Daten) be-
kannt sind. Das Massentragheitsmoment der einzelnen Baugruppen errechnet sich
nach

J =j'm -iZ2  (mit i = Tragheitsradius) 2/123

und das des Gesamtsystems nach dem Satz von Steiner:
J,=J,+m-b2 (mit b= Abstand zur Bezugsachse a). 2/124

Die einzelnen Baugruppen werden dazu in Korper mit bekannten Tragheitsmomenten
(vergl. einschldgige Tabellen) aufgeteilt.

Sind die entsprechenden Daten des Kettenfahrzeugs unbekannt, lasst sich das Trag-
heitsmoment nur mit geschatzten Werten fir die Einzelmassen errechnen. Diese L6-
sungsmaoglichkeit ist allerdings sehr aufwandig und bedarf groRer Erfahrung. Ein grob
angenahertes Ergebnis lasst sich erzielen, wenn man den halben Abstand von der du-
Reren Fahrzeugkante Uber das Triebwerk zur Drehachse (Symmetrie-) in der Fahr-
zeugléngsachse ermittelt und ihn in

J=ImoiT2

fr den Tragheitsradius it einsetzt. Zur tberschlagigen Dimensionierung des Antriebs-
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stranges genugen aber in der Regel die vereinfachten Gleichungen 2/80, 2/81 und 2/82
bzw. 2/85 und 2/86.

Eine andere Ermittlungsmdglichkeit besteht im Bifilarverfahren, wobei das Fahrzeug
nach Abb. 2.65 aufgehéngt wird. Dabei muss die Drehachse in der Mitte zwischen den
vorderen und hinteren Seilen liegen. Es wird dann die Schwingungszeit T um diese
Achse gemessen und das Tragheitsmoment nach

.02
J= (ZL] FGq a 2/125
T

errechnet.

Drehachse

Abb. 2.65: Bifilarverfahren

2.3.7.5 Weitere Wendemodelle

Die systematische Untersuchung der Kurvenfahrt von Kettenfahrzeugen mit dem Ziel
diese mathematisch zu erfassen lasst sich bis in die 30er Jahre des vorigen Jahrhun-
derts zuruickverfolgen.

So arbeiteten z.B. H. Glaubitz und P. KoéRler in Versuchsreihen an der Ermittlung des
Wendewiderstandes auf verschiedenen Fahrbahnen, wahrend E. Buschmann und G.
Lindenau sich theoretisch mit der Thematik auf fester Fahrbahn unter Einbeziehung
des Schlupfes und der Flienkraft auseinandersetzten. In den 50er Jahren ergénzte E.
Johannis die Arbeiten mit Versuchen zur Lenkwilligkeit von Kettenfahrzeugen. In den
60er Jahren entwickelte J. Hock ein einfaches Modell (vergl. Kapitel 2.3.1) ohne
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Schlupfeinfluss mit gleichméRiger Bodendruckverteilung und linearem Bodendruck-
verhalten flr stationdre Fahrten, das er vor allem fur die Untersuchung des Leistungs-
verhaltens von Lenkgetrieben nutzte.

Im gleichen Zeitraum veroffentlichte M.G. Bekker seine theoretischen Betrachtungen
zur Kurvenfahrt, die sich auf experimentell entwickelte Bodenmodelle abstitzen.

In den 1970er Jahren wurde das Wendemodell der IABG von I. Eysenbach konzipiert,
das das Modell von J. Hock um die Einflisse der Fliehkraft und des Schlupfes erwei-
tert, der durch Versuche ermittelt wird.

Etwas weiterflihrend ist das Modell von M. Kitano (zum Teil in Zusammenarbeit mit
H. Jyozaki und M. Kuma), das sich allerdings nur auf feste Fahrbahnen bezieht. Hier-
mit kann neben den Parametern Fliehkraft, Schlupf, Schwerpunktlage des Fahrzeugs
auch die Fahrt im Hang sowie die instationdre Fahrt beriicksichtigt werden.

Zu erwahnen sind auch die Arbeiten von G.Y. Baladi und B. Rohani, die ein Modell
wie M. Kitano aber unter Einbeziehung eines Bodenmodells, das sich auf experimen-
tell ermittelte Daten abstiitzt, geschaffen haben.

L.L. Karafiath erarbeitete ein Modell, das einfacher aufgebaut ist als das von G.Y. Ba-
ladi und B. Rohani, aber im Versuch gewonnene Daten fiir plastische Fahrbahnen ein-
bezieht.

In den 80er Jahren erstellte M. Potier auf Basis des Kitano-Modells die mathemati-
schen Zusammenhange der Kurvenfahrt fir die Fahrwerksauslegung.

Am Institut von 1. Schmid der Universitdt der Bundeswehr Hamburg (Helmut-
Schmidt-Universitat) wurden bis in die 1990er Jahre Modelle zur Simulation der Kur-
venfahrt von Kettenfahrzeugen entwickelt. Dazu ist u.a. die Arbeit von W. Ehlert [7]
zu nennen, die das Modell der IABG basierend auf Feldversuchen ergénzt (vergl. un-
ten). Weiterhin hat sich S. Pott an diesem Institut mit dem Wendewiderstand von Pol-
sterketten auf fester Fahrbahn auseinandergesetzt, so dass aus den Konstruktionsdaten
der Wendewiderstandsbeiwert ermittelt werden kann.

Im Folgenden sollen beispielhaft das Wendemodell der IABG (I. Eysenbach) mit der
Erganzung von W. Ehlert, mit dem realitdtsnahe Berechnungen moglich sind, und das
Wendemodell von M. Kitano beschrieben werden.

IABG-Modell [8]:

Das Modell (Abb. 2.66) basiert auf dem Modell von [14], [15] (vergl. Kapitel 2.3.1)
und nahert sich den realen Verhaltnissen, indem es den Einfluss der Fliehkraft mit be-
ricksichtigt (siehe auch Kapitel 2.3.7.3). Der Schlupf in Seiten- und L&ngsrichtung
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werden nicht mit einander verknipft. Der Schlupf in L&ngsrichtung wird basierend auf
Messergebnissen auf plastischer Fahrbahn mit R < 30 m mathematisch extra beschrie-
ben. Auch der Rollwiderstand Fg, der durch die Flienkraft vergrofiert (vergl. Kapitel
2.3.7.3) wird, wird abgestitzt auf diese Messfahrten gesondert berechnet.

A
! ——
I:C ch |
Vtres
|
LR ; _
cl SI MKT Vt
\ |
o
. |<—eK—>|
S S
\
\d
\ |
T
R, |
Vo
Vo
V)
\
M ¢

Abb. 2.66: IABG-Modell (Einfluss der Fliehkraft F. einschlieBlich Bodendruckverteilung)

Die Fliehkraft bewirkt mit ihrer Ladngskomponente, dass der Wendepol Mk um den
Abstand ey in Fahrtrichtung vor dem Schwerpunkt des Fahrzeugs liegt (vergl. Kapitel
2.3.7.3). Die Querkomponente unterstltzt den Wendevorgang. Es ergeben sich die tat-
séchliche Fahrgeschwindigkeit v.,; > v, und der tatsachliche Bahnradius R; > R.

Die Fliehkraft F; (Gleichung 2/115) setzt sich aus der Querkomponente F, (vergl.
Gleichung 2/118)
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2
Fo V2
ch=G—th=Fc'C05,B=Fc' 1-— e_K 2/116a
9-R R;
und der Langskomponente
F, =F, -sinf=F, 2% 2/126

Ry

zusammen.
Fur die beiden Kettenlasten (Gleichungen 2/117 und 2/118) ergibt sich damit

2 2
P =Fy o T4 Vies  fy_[8 | N 2/117a
2 9-R; R, S

und

2 2
Fo =Fy | foVies |8 | h| 2/118a
2 0-R R, S

Das Moment aus der Langskomponente F, und dem Hebelarm der Schwerpunkthéhe h
flhrt zu der in Abb. 2.66 dargestellten Bodendruckverteilung, die mit Abb. 2.67 unter
der zuldssigen Vernachlassigung der Kettenbreite als Streckenlast

=
= —2ad 2/127

0a,i I

a
mit
F, -h-3
4p, =°'I—2 2/128
a

ermittelt wird.

Abb. 2.67: Bodendruckverteilung auf Grund der Langskomponente der Fliehkraft F
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Das Wendemoment ergibt sich dann zu
Mw =Mwa + My,

E. .| F..e2 4.e3 2/129
=fw' G4 a+fw' GI K+fW'p0'(|a'eK_3_IK)_ch'eK
a a
Damit ergeben sich die Triebradkrafte zu
F, M
F.=F. -f,+-—CL4_W 2/130
a Ga 'R 2 s
bzw.
F M

Der in den Gleichungen 2/132 und 2/133 enthaltene Rollwiderstandsbeiwert fr ist da-
bei - wie oben beschrieben - durch den Einfluss der Fliehkraft groRer als bei der Gera-
deausfahrt.

Den Wendepolabstand ex des Fahrzeugs erhélt man hier, indem man Vereinfachungen
einfuhrt (vergl. auch Kapitel 2.3.7.3 mit Gleichung 2/119).
Mit der Forderung

Ok <1
Rt
ergibt sich
: Fs V7
F, ~0 unddamit F~F, =-S m 21132
9-R;

Das bedeutet, dass die Bodendruckverteilung nicht mehr, wie in Abb. 2.66 und 2.67
dargestellt ist, gegen die Fahrtrichtung zunimmt. Es ergibt sich eine gleichmélige Bo-
dendruckverteilung, wie fir das Hock-Modell angenommen wird:

4p, =0 .

Das Wendemoment wird damit zu

Fo - Fs -€g
E_a & K _F. .e. 2/133

Mw =Mya +My; =Ty, - |
a

fw'

Aus dem Kraftegleichgewicht erhélt man dann den Zusammenhang fiir den Wende-

polabstand mit der Gleichung 2/119 (vergl. Kapitel 2.3.7.3)
Vrznt ) Ia

ey =—m-2 |
“T24-9-R
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Ehlert [7] hat das IABG-Modell modifiziert, um es den realen Gegebenheiten besser
anzupassen. Dabei stutzt er sich auf Ergebnisse verschiedener Versuchsfahrten ab.

Da der Rollwiderstandsbeiwert fg nicht - wie beim Hock-Modell angenommen - kon-
stant ist, sondern durch die Kurvenfahrt verandert wird (vergl. Kapitel 2.3.5 und
2.3.7.3), fuihrt er dafir fur den groRen Radienbereich R > s/2:

K

ein. D.h., der Rollwiderstandsbeiwert setzt sich aus dem Wert der Geradeausfahrt und
einer vom Kurvenradius und einer von der Querbeschleunigung a, abhangigen Kom-
ponente zusammen. Letztere wirkt im kleinen Radienbereich R < s/2 kaum, so dass
hier gilt

frw =Tr +d1-logi . 2/135
RK

Die Messergebnisse frwi1 = f(R) und frw, = f(ay) werden doppeltlogarithmisch darge-

stellt und flihren zu den Anstiegswerten d; und d,.

Weiterhin fiihrt Ehlert einen dem Kurvenradius angepassten Kettenspannungsexpo-

nenten n ein, der bei Hock als konstant angenommen wird.

Versuchsfahrten haben ergeben, dass der Exponent mit zunehmendem Kurvenradius

geringer wird. Die Fahrten wurden mit einem Jagdpanzer Jaguar durchgefiihrt, der mit

einem hydraulischen Kettenspanner ausgerdistet ist, der die Kettenspannkraft T, kon-

stant halt. Wie die Verhéltnisse bei anderen Ausrustungen und grofieren Fahrzeugen

aussehen, ist noch nicht untersucht worden. Es wurden aber Vergleiche mit dem SPz

Marder, ein in etwa gleichgrolles Fahrzeug, mit &hnlichen Ergebnissen durchgefihrt.

Danach wird fur den Exponenten angeben:

fur sehr kleine Radien bis R, = (1 bis 1,5-fache der Spurweite)

n=0 2/136

dann fiir den Bereich bis etwa zum Eigenkrimmungsradius Rk

n=c-|ogE : 2/137
R

(0]

Die Versuchsergebnisse n = f(R) werden doppeltlogarithmisch dargestellt und fuhren
zu dem Anstiegswert c.

AuBerdem wird der RadienvergroRerungsfaktor fyx (vergl. Kapitel 2.3.7.6), d.h. der
tatsachlich gefahrene Kurvenradius beriicksichtigt.

Kitano-Modell (von Kitano, Jyozaki und Kuma)
Dieses Wendemodell wurde fiir fahrdynamische Untersuchungen in der Rechnersimu-
lation entwickelt. Mit diesem komplexeren Modell Iasst sich gegeniiber dem IABG-
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Modell zusatzlich der gefahrene, tatsachliche Radius berechnen. Bei den anderen
Wendemodellen muss man sich fiir die Ermittlung des tatsdchlichen Kurvenradius’ auf
Messungen abstltzen.

Bei diesem Modell werden die Laufrollenlasten als Punktlasten, die Schwerpunktlage,
die Laufrollenanzahl und der Kettenschlupf, sowie die Fliehkraft berticksichtigt. Wei-
terhin flieRt die Wirkung bei Anderungen der Triebradkraft Fr auf die innere Ketten-
zugkraft Fzx; ein, die, wie in Abb. 2.63 dargestellt ist, kurvenauRBen die hintere und
kurveninnen die vordere Laufrolle entlastet. Das fiihrt dazu, dass die anderen Laufrol-
len starker belastet werden und entsprechend mehr einfedern. Die Fahrzeugwanne er-
fahrt dadurch eine Wank- und Nickbewegung (in Quer- und L&ngsrichtung) und damit
auch eine entsprechende Anderung der Schwerpunktlage.

Das Modell bezieht sich nur auf die Fahrt auf fester Fahrbahn.

Vorausgesetzt wird, dass der Wendewiderstandsbeiwert und die Reibung zwischen
Kette und Fahrbahn konstant sind. Der Laufwerkswiderstand F,,; und die Kettenvor-
spannung bleiben unbericksichtigt.

Die Triebradkréfte bzw. -momente sind nur implizit in der Berechnung vorhanden.

Der Schlupf zwischen Kette und Fahrbahn wird mit den Kettenschlupfgeschwindigkei-
ten kurvenaullen vs, und kurveninnen vg; erfasst (Abb. 2.68). Im grofRen Radienbereich
wird die kurvenduRere Kettengeschwindigkeit durch den Schlupf gegenuiber der Um-
fangsgeschwindigkeit kleiner und kurveninnen entsprechend grofer. Das bedeutet,
dass sich der Kurvenradius zum tatsdchlichen Radius R; vergrofRert und dass dem
Ubersteuern (vergl. Kapitel 2.3.7.3) entgegengewirkt wird.

Der Schlupf besteht in Langs- und Querrichtung, d.h. auch die Reibung (Wendewider-
stand; in Abb. 2.68 nur fur den hinteren Kettenbereich mit F,;, bezeichnet) zwischen
Kette und Fahrbahn resultiert aus den Komponenten in diese Richtungen. Schlupf und
Gleitwiderstand andern sich tber der Kettenauflageldnge |,. Das bedeutet, dass die
Ketten jeweils ihren Wendepol (Mg, vergl. auch Kapitel 2.3.7.2) haben, womit sich
im Zusammenhang mit der Bewegung des Fahrzeugs um den Kurvenmittelpunkt M
der Wendepol My des Fahrzeugs ergibt (Abb. 2.68). Der Wendepol des Fahrzeugs
liegt um den Abstand ex vor der Fahrzeugmitte (Koordinatenursprung). Auch die
Wendepole der Ketten liegen auf Hohe des Fahrzeugwendepols My, da die Ketten
starr miteinander verbunden sind und damit die Winkelgeschwindigkeit (Gierge-
schwindigkeit) y des Fahrzeugs haben.
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| MKa
|

|
€a V)a

M

Abb. 2.68: Kitano-Modell (Einfluss der Fliehkraft F., des Schlupfes, der Schwerpunktlage auf den
Wendevorgang)

Im Folgenden werden die wesentlichen mathematischen Zusammenhénge fir den Fall
der stationdren Kreisfahrt aufgezeigt (Abb. 2.69).
Fur die Langskrafte gilt

n n
ZFan +ZFilj —Faw —Fw —F =0 2/138
=1 =

und die Querkrafte

n
2 Fagi +
j=1

n
Figj +Feq =0 . 2/139
j=1
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Die Wendewiderstandskrafte werden mit

2/140

F
Faiw =fw 76

berechnet.

Abb. 2.69: Kitano-Modell (Kréafte in der Kettenauflage am Laufwerk)
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Die Reibkrafte (Wendewiderstdnde) unter den einzelnen Laufrollen werden anhand
Abb. 2.69 jeweils fir die kurvendulRere und kurveninnere Seite mit
ea

J J J J W
F, =fy -Fori-SiN@; =fy -F X 2/142
ai =Tw "Fourj *SIN@; =l "Foirj " H5—
V€a +X;
ermittelt.
Fur die Drehung um die Hochachse erhélt man
n n S n n
-YFi+ ) Fi+Faw —Fw |- =+ Faoi + D Fii |1
jgl alj ng ilj aw [\ 2 ng aqj ng iqj j /143

~Fy lg+Fq (e =1))=0

Die zugehorigen Laufrollenlasten Fq g Werden anhand der geometrischen Zusammen-
hénge fur die statische Schwerpunktlage ermittelt und um die Einflisse der Fliehkraft
und der Entlastungen der vorderen bzw. hinteren Laufrolle durch die innere Ketten-
zugkraft (vergl. oben) vergroRert bzw. verringert.

Die Fliehkraftkomponenten ergeben sich zu

Fei =%G°(9K —1,)-y2 2/144
Feq =%'(RB 1y )y 2/145

mit dem Bahnradius (Abb. 2.70)
_ Vig TV

Rg = : 2/146
2.y

Den tatsachlichen Radius fiir den Fahrzeugschwerpunkt erhalt man mit der Beziehung
R =/(Rg +1,)2+(e¢ —14)? 2/147

und die tats&chliche Fahrgeschwindigkeit mit
Vires =R¢ ¥ . 2/148
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Abb. 2.70: Kitano-Modell (Kinematik am Laufwerk)

2.3.7.6 Erfassung des Schlupfes in Langs- und Querrichtung,
Radienvergrolierung

Die Verknupfung des Schlupfes in Langs- und Querrichtung ist auf mathematisch ana-
Iytischem Weg nur mit sehr groBem Aufwand mdglich. Eine vereinfachende Maéglich-
keit ergibt sich aus den im Fahrversuch ermittelten theoretischen und tatsachlichen
Kurvenradien und Geschwindigkeiten. Auf Grund des Schlupfes zwischen Kette und
Boden wird von der Triebradleistung am Boden nur noch ein Teil wirksam (vergl.
[15]).

Man kann schreiben:

P, =P, +Vs . 2/149

mit P, am Boden wirksame Leistung (Kettenabtriebsleistung),
Vs Verlustleistung aufgrund des Schlupfes.
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Am Triebrad werden angeboten:

- die Leistung P+

- die Fahrgeschwindigkeit vy,

- die Lenkubersetzung iy.

Durch den Schlupf entstehen am Boden:

- die Leistung Py

- die tatséchliche Fahrgeschwindigkeit vy
- die tatsachliche Lenklbersetzung i,
wobei gilt:

Vi > Ve und i <.

Fur die Verlustleistung ergibt sich dann mit den Gleichungen 2/149 und 2/92 (hier nur
fr den groRen Radienbereich betrachtet!), wenn man triebwerkseitig rechnet, d.h. mit
den Triebradgeschwindigkeiten:

VS=FG-vm-(fR-sV+fW_"1-sW] 2/150
2 * ILt
mit den Schlupfzahlen fir die
- Vorwartsbewegung
sv=1—vit=1—2°v—mt 2/151
Vo Va4V,
- Wendebewegung
Sy =l-omt L g Vm'2 2/152
Vim It It *Va —Vi
Messbare Grélien sind:
- Vint tatsachliche Fahrgeschwindigkeit
- Lt tatsachliche Lenklbersetzung, entsprechend dem tatsachlich ge-
fahrenen Kurvenradius
- Va, Vi Triebradgeschwindigkeiten (entsprechend Triebraddrehzahlen).

Der Schlupf hat zumindest auf fester Fahrbahn auf die Fahrgeschwindigkeit einen rela-
tiv geringen Einfluss, da die Querkomponente v, (Abb. 2.62) mit dem Schwimmwin-
kel B klein ist. Man kann deshalb mit

Vit ®Vi

rechnen.
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Der Einfluss des Schlupfes auf den gefahrenen Kurvenradius ist dagegen nicht ver-
nachléssigbar.
Die VergroflRerung des tatsachlich gefahrenen gegeniiber dem theoretischen Radius, der
sich aus den Triebraddrehzahlen mit Gleichung 2/66
_ny+n; R

ng—n; s/2

I

ergibt, lasst sich mit dem RadienvergroRerungsfaktor

ermitteln.

Er ist von der FahrzeuggroRe (I, s), von der Fahrbahnart und der Gleiskettenart/
-ausfihrung abhéngig. Bei Polsterketten kommen - wie auch bei den Reifen von Rad-
fahrzeugen die Einflisse des Abnutzungszustandes der Polster, des Alterungszustan-
des des Polstergummis, die Pressung der Polster auf der Fahrbahn (Laufrollenlasten)
und die mogliche Erwdarmung der Polster hinzu. Es wird der Wendewiderstand (die
Reibung) beeinflusst. Untersuchungen hierzu liegen nicht vor.
Mit steigender Geschwindigkeit bei konstantem Radius R nimmt der Faktor, abh&ngig
von den Randbedingungen, mehr oder weniger zu. Dabei wirkt der Einfluss der Flieh-
kraft und damit des Schlupfes (vergl. Kapitel 2.3.7.5 Kitano) gegen den radiusmin-
dernden Ubersteuereffekt (vergl. Kapitel 2.3.7.3), der von dem Wendpolabstand und
damit ebenfalls von der Fliehkraft abhéngig ist.
Aus einigen Untersuchungen ist bekannt:
Universitat der Bundeswehr Hamburg (Helmut-Schmidt-Universitat) [7]:
- Jagdpanzer Jaguar mit einer mittleren Laufrollenlast von 2,6 t
- Betonfahrbahn
- Radius <500 m
- Fahrgeschwindigkeit bis 51,7 km/h
- Radienvergrofierungsfaktoren streuten (ber eine Bandbreite von 1,7 bis ca. 2,
wobei eine Tendenz der Zunahme des Wertes mit der Geschwindigkeit erkenn-
bar ist.
Universitat der Bundeswehr Minchen:
- MTW M 113 mit einer mittleren Laufrollenlast von 1,14 t
- Asphalt
- Radius <40 m
- Fahrgeschwindigkeiten bis etwa 25 km/h
Radienvergrofierungsfaktor im Mittel 1,5
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Fahrgeschwindigkeiten bis 40 km/h
RadienvergrofRerungsfaktor im Mittel 1,9
Polsterhohe ca. 70 %, Umgebungstemperaturen 10 bis 15° C.

Universitat der Bundeswehr Minchen:

Waffentragers Wiesel (Prototyp) mit einer mittleren Laufrollenlast von 0,29 t
Asphalt

Radius <30 m

Fahrgeschwindigkeiten bis 10 km/h

RadienvergrofRerungsfaktor im Mittel 1,5

Fahrgeschwindigkeiten bis 40 km/h

RadienvergrolRerungsfaktor 1,25 bis 1,4

Polsterhéhe ca. 100 %, Umgebungstemperaturen 10 bis 15° C.

Fa. ZF grundsétzliche Untersuchungen:

KPz Leopard 1

Beton

Radius bis in den Bereich des kraftefreien Mitlaufens der kurveninneren Kette
Radienvergrofierungsfaktor ca. 1,6 bis > 2 (bei den groReren Radien).

TH Braunschweig (TU Braunschweig) [20]:

Kettenkrad (ohne VVorderrad)

Rasen

Radius bis ca. 12 m
Fahrgeschwindigkeiten 2 bis 3 km/h
RadienvergrofRerungsfaktor 1,3.
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Fur den Antrieb von Kettenfahrzeugen wird bis heute Uberwiegend der Verbren-
nungsmotor in Hubkolbenbauweise in Verbindung mit einem Kennungswandler ver-
wendet.

Anhand der Abb. 3.1 lasst sich ein Uberblick tiber die dafiir notwendigen und magli-
chen Elemente des Antriebsstranges verschaffen, wobei von der zweiten Spalte nach
rechts der Entwicklungsfortschritt dargestellt ist.

Motor
mechanische hydrodynamische hydrodynamischer
Kupplung .
Reibungskupplung Kupplung Drehmomentwandler
i Stufenschaltgetriebe lastschaltbare Getr.
Schalt-Getriebe , _
Stirnradgetriebe Planetengetriebe Uberlagerungs -
: Bremslenkung Ausgleichs - lenkgetriebe
Lenk-Getriebe l
Kupplungslenkung lenkgetriebe
Seitenvorgelege ’ Stirnradvorgelege Planetenradvorgelege

Kettentriebrad

Abb. 3.1: Elemente des Antriebsstranges im Kettenfahrzeug

Daneben stehen als Antriebsmaschine auch andere Warmekraftmaschinen, wie die
Gasturbine und wieder alternative Antriebe mit elektrischen Maschinen zur Diskussi-
on.

In diesem Kapitel sollen die verschiedenen Arten der Antriebsmaschinen mit ihren
Starken und Schwachen vorgestellt werden. In Zukunft werden die alternativen An-
triebe mit elektrischen Maschinen wegen der zu erwartenden Verknappung der Erdol-
reserven eine groRere Rolle spielen. Hier steht die Entwicklung vor allem der erforder-
lichen Speichertechnologie vor groRen Herausforderungen.
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3.1 Auswahlkriterien fUr die Motorisierung

Mit den im Kapitel 1 dargelegten Leistungsbegriffen - insbesondere spezifische Leis-
tung (Uberblick tber die Entwicklung militarischer Kettenfahrzeuge in Abb. 3.2),
Steigféhigkeit (Forderung: 60 %), Kraftstoffverbrauch und Fahrbereich - lassen sich
vornehmlich folgende Beurteilungskriterien fir den Antriebsmotor eines Ketten-
fahrzeugs definieren:
Betriebsverhalten:
- Beschleunigungsverhalten,
- Dauerhdchstgeschwindigkeit,
- Temperatur- und Hohenverhalten,
- Staubbelastung und Filterung,
- Waten und Unterwasserfahren (Wassergangigkeit),
- Brennstoffverbrauch:
- bei Volllast und Teillast (Marschfahrt),
- fir den Kampftag (z.B. 24 h),
Bauvolumen und Gewicht der gesamten erforderlichen Antriebsanlage,
Kosten:
- Beschaffungskosten,
- Wartung, Instandsetzung und Lebensdauer (life cycle costs),
- Maglichkeit zur Kampfwertsteigerung,
Emissionsverhalten:
- Abgasemissionen,
- Geréuschemissionen
- thermische Abstrahlungen,
- Schwingungen.
Daraus lassen sich die hauptsachlichen Anforderungen an das Triebwerk mit folgen-
den Begriffen festmachen:
Zugkraft ~ Drehmoment My,
Verbrauch, eng mit den Emissionen gekoppelt,
bei Zugkraft und Verbrauch werden die Zusammenhénge durch
Leistung P, ~ Drehmoment My x Drehzahl np,q
Drehmoment M 4 ~ Arbeitsdruck p, X Hubvolumen Vy
spezifischer Kraftstoffverbrauch b, ~ Kraftstoffverbrauch/Leistung P,
(Wirtschaftlichkeit)
gekennzeichnet.
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spezif. Leistung in KW/t

a1
I

O T T T T T T T
1930 1940 1950 1960 1970 1980 1990 2000 2010

Einfihrungsjahr

1 Pz.Kpfw. | 9 T 34/85 (UdSSR) 17 T80 U (GUS)

2 Pz.Kpfw. Il 10 Comet (GB) 18 WaTrg Wiesel 1

3 PzKpfw. IlI'L 11 M 60 A3 (USA) 19 Leclerc (Frankreich)
4 Pz.Kfpw. VI Tiger 12 Strv 103B (Schweden) 20 T 90 (GUS)

5 Pz.Kpfw. IVH 13 Chieftain (GB) 21 T 84 (Ukraine)

6 Sherman (USA) 14 KPz70 22 Challenger 2 (GB)
7 Pz.Kfpw. V G Panther 15 KPz Leopard 1 A4 23 M1 A2 (USA)

8 Pz.Kfpw. VI Tiger Il 16 KPz Leopard 2 A4 24 KPz Leopard 2 A6

25 KPz Leopard 2 A7

Abb. 3.2: Spezifische Leistungen von Kampfpanzern

Weitere Anforderungen sind
Viel-/Mehrstofffahigkeit (darauf wird heute weitgehend verzichtet),
Wassergangigkeit,
Bremswirkung des Antriebs,
Warmesignatur,
Logistik..

Beziiglich der Zugkraftanforderungen orientiert man sich mit Hilfe der Fahrzustands-
diagramme - hier soll nur das Zugkraftdiagramm (Abb. 3.3) angewendet werden - an

der so genannten ,,idealen Zugkrafthyperbel®. Sie stellt den Leistungsverlauf der idea-
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lisierten Forderung dar, dass der Motor eine einmal mit dem Fahrpedal eingestellte
Leistung unabhéngig von den wechselnden Fahrwiderstanden und Fahrgeschwindig-
keiten konstant halt. In der Regel wird die Hyperbel fir Motorvolllast dargestellt. Das
bedeutet, dass das Antriebsaggregat das Feld unterhalb der ,,idealen Zugkrafthyperbel*
mit allen seinen Lastzustanden abdecken kdnnen soll.

Motor: DB-MB 838 Ca
Getriebe : 4 HP 250
Wandler : TWK 414-25 =28

260 1. Gang (Wandler)
240

2204
2. Gang

200

18071
3. Gang
160

140 1. Gang [(mechanisch )

120 ideale Zugkrafthyperbel

100

2. Gang

80

60

40

20

10 20 30 20 50 60 = Kumihs

Abb. 3.3:  Zugkraftdiagramm bei Motorvolllast (ohne Fahrwiderstande)

Es bestehen folgende Zusammenhénge aus den Gleichungen 2/8 und 2/9:
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P; =F,; -v (schlupffreie Betrachtung, vergl. Kapitel 2.2).

Fur die ,,ideale Zugkrafthyperbel* fiir Motorvolllast muss die maximale Motorleistung
Penenn €ingesetzt werden, so dass fir diese Hyperbel geschrieben werden kann:
I:)T max _ Penenn /i
Vv Vv '

Frr =

Fur die im Kettenfahrzeug in Frage kommenden Antriebe ergeben sich die Drehmo-
ment- und damit Zugkraftcharakteristiken in Abb. 3.4.

M, 4

E-Motor
(Uberlast)

E-Motor
(Dauerlast)

Gasturbine
(Zweiwellen-)

Verbrennungsmotor

Abb. 3.4: Kennlinien verschiedener Antriebsmaschinen

Man erkennt, dass der VVerbrennungsmotor die Forderung schlecht erfallt. Nur im Be-
reich zwischen héchstem Drehmoment und maximaler Drehzahl ist eine gewisse An-
néherung an die ,,ideale Zugkrafthyperbel*“ moglich. Das bedeutet zum einen, dass die-
ser Bereich moglichst grof3 sein soll (der Motor soll ,,elastisch sein, eine ,,Biiffelcha-
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rakteristik“, eine gute Eigenwandlungsféhigkeit aufweisen), und zum anderen, dass der
Verbrennungsmotor die Forderung nur mit Hilfe eines Drehmomentwandlers (Getrie-
bes) erfullen kann.

3.2 Ottomotor

Bei den Antrieben fur Kettenfahrzeuge wurde bis in die 1960er Jahre in den westli-
chen Landern Europas und in den USA noch tberwiegend der Ottomotor verwendet.
Der Ottomotor baut bei gleichen Randbedingungen kleiner und leichter als der Die-
selmotor.

So wurden beim deutschen Tiger/Panther 0,76 m3/100 kW gegenuber 0,98 m3/100 kwW
beim sowjetischen T 34 fiir das Einbauvolumen benétigt. Letzterer schnitt wegen sei-
nes Motorblocks aus Aluminium beim Gewicht etwas ginstiger mit 2,2 kg/kW gegen-
uber 2,3 kg/kW ab.

Die Begriindung liegt vor allem im Gemischheizwert Hg des im Motor verbrannten
Kraftstoffluftgemisches, der beim Ottomotor wegen des kleineren Luftliberschusses
bzw. Luftmangels kleiner ist.

Pe =Hg - prL " AL "7 3/1
Vg n

MdzpeH—Ar. 3/2
2'”'nmot

Der Dieselmotor (als Saugmotor) muss demnach bei gleichem Motordrehmoment ein
groReres Hubvolumen haben. Aulierdem weist der Ottomotor ein héheres Drehzahlni-
veau (er hat einen geringeren Zundverzug) einerseits und andererseits geringere Ver-
brennungsdriicke auf. Damit reagiert er besser auf Lastdnderungen und fiihrt zu gerin-
geren Schwingungsbelastungen.

Die Wirtschaftlichkeit des Ottomotors ist wegen der Steuerung mittels Drosselklappe
(Drosselverluste verschlechtern den effektiven Wirkungsgrad me) und des geringeren
Verdichtungsverhéltnisses (verringert ebenfalls den effektiven Wirkungsgrad ng)
schlechter. Letzteres vor allem deshalb, weil der Ottomotor im militarischen Einsatz
mit niedrigeren Verdichtungsverhéltnissen betrieben werden muss, um auch ggf. Ben-
zin mit niedrigeren Oktanzahlen (geringer Klopffestigkeit) verwenden zu kdnnen.

Es gilt fur den spezifischen Kraftstoffverbrauch

b, ~ .

Me
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Der hohere Kraftstoffverbrauch wird im militdrischen Einsatz auch dadurch verur-
sacht, dass das Gefechtsfahrzeug die Uberwiegende Zeit im Teillastbereich, d.h. im
Bereich der Drosselung des Motors betrieben wird. Ein Gefechtsfahrzeug lauft z.B.
in einem 24- oder 48h-Kampftag (vergl. Abb. 3.5) nur maximal 20 % seiner Be-
triebszeit mit Volllast (mit zunehmendem installierten Motorisierungsgrad wird der
Anteil geringer), so dass vor allem der Verbrauch im Teillastbereich und Leerlaufbe-
trieb fiir den Fahrbereich von Interesse ist.

Andere Quellen geben einen Volllastanteil von ca. 5 % der Betriebszeit, einen Anteil
von ca. 30 % fiir 70 % der Volllast und einen Anteil von ca. 65 % fir Leerlaufphasen
an.

Fenenn
100% - u

48-h-Kampftag

Bereitschaft

10 20 30 40 48 Stunden

Abb. 3.5: Belastungsverteilung eines Fahrzeugs der 22 kW/t-Klasse mit Dieselmotor
(in vereinfachter Darstellung)

Das Einsatzprofil und die zunehmende Anzahl der Verbraucher wie Klimaanlage,
Warmebildgerat usw. geben der zusatzlichen Installation eines Hilfsaggregates (Au-
xiliary Power Unit = APU) einen Sinn, indem man den Hauptmotor in den Phasen, in
denen das Fahrzeug in Bereitschaft (in der Stellung) steht, abschaltet und die Strom-
versorgung durch die APU gewabhrleistet. Dazu bieten sich kleinere Aggregate an wie
z.B. ein Wankelmotor oder auch eine Gasturbine (beides wurde erprobt). Akkumulato-
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ren (vergl. Kapitel 3.7.2.1) sind nach dem heutigen Stand der Entwicklung bei den er-
forderlichen langen Stillstandzeiten noch nicht in der Lage, wohl aber eine Brennstoff-
zelle als APU (vergl. Kapitel 3.7.2.2).

Mdglichkeiten zur Verbrauchssenkung sind beim Ottomotor die Direkteinspritzung
(Innenktihlung, mit und ohne Ladungsschichtung), die variable Ventilsteuerung (mit
dem Ziel der drosselfreien Laststeuerung), die Zylinderabschaltung (weniger Drossel-
verluste durch hdufigeren Betrieb im oberen Teillast- bis Volllastbereich) und das
Downsizing (weniger Drosselverluste durch haufigeren Betrieb im oberen Teillast- bis
Volllastbereich, weniger Reibungsverluste). Es lassen sich heute spezifische Kraft-
stoffverbrdauche erreichen, die nur noch um ca. 16 % (ber denen des aufgeladenen
Dieselmotors mit Direkteinspritzung liegen.

Downsizing bedeutet aber zundchst einen kleineren, weniger leistungsféhigen Motor.
Zur Drehmoment- und Leistungssteigerung setzt man die Aufladung des Motors
(vergl. Kapitel 3.3.1) ein, was durch das Problem der Klopffestigkeit des Kraftstoffs
eingeschrankt ist. Hier helfen die Direkteinspritzung und eine variable Verdichtung.
Letztere kann auch in gewissen Grenzen das Problem der schlechten Kraftstoffqualita-
ten mindern. Eine Abgasturboaufladung muss ggf. zweistufig (vergl. Kapitel 3.3.1.2)
ausgelegt werden, um die Schwierigkeiten im unteren Last- und Drehzahlbereich zu
beheben, und/oder ein vielstufiger Drenmomentwandler muss hier helfen.

Weitere Malinahmen zur Kraftstoffverbrauchsminderung sind die bedarfsgerechte
Steuerung/Regelung der Hilfsaggregate, die Wirkungsgradverbesserung dieser Aggre-
gate und die HeiBklhlung (geschlossenes Kihlsystem mit KihImitteltemperaturen >
100°C), wodurch auch der Raum- und Gewichtsbedarf des Triebwerks gesenkt wer-
den.

Diese MalRnahmen zur Verbrauchssenkung und Leistungssteigerung, die auch beim
Dieselmotor eingesetzt werden konnen, sind aber nicht mehr in die Entwicklung von
Ottomotoren fiir Kettenfahrzeuge eingeflossen, da dieses Motorenprinzips hier seit
1960er Jahre nicht mehr eingesetzt wird.

Mit dem gesamten Kraftstoffversorgungssystem (Tank, Gemischbildungssystem)
rechnet man mit einer Energiedichte von ca. 11kWh/kg bzw. ca. 7,8 kWh/dm3 (ohne
Kraftstoffversorgungssystem: ca. 11,6 kWh/kg bzw. 8,7 kWh/dms).
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3.3 Dieselmotor

Im Laufe der Entwicklung der gepanzerten Gefechtsfahrzeuge hat sich der Diesel-
motor gegenuiber dem Ottomotor besonders wegen seiner besseren Wirtschaftlichkeit
durchgesetzt.

Ein weiterer wichtiger Vorteil ist die geringere Brandgefahr des Dieselkraftstoffs, der
nicht so leicht verdampft wie Benzin und somit einen hoheren Flammpunkt hat.
Dariiber hinaus kann der Dieselmotor vielstofffahig bzw. mehrstofffahig sein, wenn
Gemischbildungsverfahren mit ,.indirekter Kraftstoffeinspritzung™ (Vorkammer-, Wir-
belkammer-) oder mit ,,wandverteilender Einspritzung" (MAN - M - Verfahren, &hn-
lich KHD - D - Verfahren) angewendet werden. Mit diesen Motoren kann neben Die-
selkraftstoff auch Ottokraftstoff (mit Oktanzahl bis ROZ 92 + 1) und Dusentreibstoff
gefahren werden. Um die damit verbundenen Leistungseinbuf’en aufzufangen, muss
allerdings mit einer kraftstoffabhangigen Forderbeginnverstellung gearbeitet werden.
Dieses Problem besteht bei den Vielstoffmotoren mit dem MAN - FM-Verfahren und
KHD - AD - Verfahren (weiterentwickelte wandverteilende bzw. wandnahe Einsprit-
zung) nicht, da hier die Ziindung durch eine Ziindkerze eingeleitet wird. Damit lassen
sich auch Ottokraftstoffe mit Oktanzahlen bis ROZ 100 einwandfrei betreiben.

Diese Verbrennungsverfahren wurden durch die Direkteinspritzung zunehmend ver-
dréngt, bei der durch die Weiterentwicklung der Einspritzung mit geteilter Einspritz-
menge die bis dato vorhandenen Nachteile beziiglich Gerduschentwicklung und
schlechterem Emissionsverhalten zum Teil berwunden werden konnten.

Die Direkteinspritzung hat gegenuber den anderen Dieselverbrennungsverfahren den
entscheidenden Vorteil des 15 bis 20 % geringeren Verbrauches. Bei ihr setzt sich im
Fahrzeugbau das Common-Rail-Einspritzsystem gegenliber dem bauaufwandigeren
Pumpe-Duse-System durch. Letzteres flhrt zu einem raueren Motorlauf und ist vor
allem beziglich der Zuteilung der Einspritzmenge nicht so flexibel. Auf die Viel- bzw.
Mehrstofffédhigkeit wurde zu Gunsten des geringeren Verbrauchs verzichtet. Lediglich
eine Zweistofffahigkeit fir Diesel- und Dusenkraftstoff muss gewéhrleistet sein, was
beim Common-Rail-System ggf. eine zusétzliche Schmierung der Pumpe erfordert.
Das Pumpe-Diise- und das Common-Rail-System erfordern wegen der hohen Ein-
spritzdriicke eine bessere Filterung des Kraftstoffs.

Auch das Downsizing hilft bei der Verringerung des Verbrauchs. Weiterhin sind hier
die variable Disengeometrie, Drallgestaltung der Einlassseite, Restgasausspiilung,
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Reibungsminderung, variable Ventilsteuerung und veranderliche Kompression zu nen-
nen (vergl. Kapitel 3.2).

Wegen der zunehmenden Anzahl an Verbrauchern im Fahrzeug ist auch hier zur Ver-
brauchssenkung eine APU sinnvoll (vergl. Kapitel 3.2).

Die CO-, HC-Emissionen des Dieselmotors sind geringer, die NO,- und Partikel-
Emissionen sind dagegen hoher als beim Ottomotor. Die Abgasnachbehandlung durch
Katalysatoren ist bei beiden erforderlich, wobei die Filterung der Abgase zur Reduzie-
rung der Partikel beim Dieselmotor zusatzlichen Bauraum erfordert.

Mit dem gesamten Kraftstoffversorgungssystem (Tank, Gemischbildungssystem)
rechnet man mit einer Energiedichte von ca. 9 bis 10 kWh/kg bzw. ca. 8 bis 9
kWh/dm3 (ohne Kraftstoffversorgungssystem: ca. 11,9 kWh/kg bzw. 9,9 kWh/dm3).

3.3.1 Aufladung

Der Nachteil des prinzipbedingten niedrigeren Drehmomentes und Drehzahlniveaus
und damit des geringeren Leistungsvermdgens des Dieselmotors lasst sich mit Hilfe
der Aufladung mehr als ausgleichen.

Mit Hilfe der Gleichung

Pe =pPeVy Np =My 27N 3/3

(mit der Arbeitsspielzahl nar = Ny beim Zweitaktverfahren und na = Nye/2 beim
Viertaktverfahren) l&sst sich zunéchst erkennen, dass eine Leistungssteigerung durch
eine Erhdhung der Motordrehzahl und/oder durch eine VergroRerung des Hubraumes
moglich ist. Allerdings haben diese Malinahmen zum Teil auch negative Auswirkun-
gen auf den mittleren Kolbendruck pe, da sie v.a. den mechanischen Anteil im effekti-
ven Wirkungsgrad ne verschlechtern (vergl. Gleichung 3/1). AulRerdem wird das An-
sprechverhalten (vergl. oben) durch die hoheren Massen noch trager, so dass ggf. auf
leichtere Werkstoffe zurtickgegriffen werden muss.

Mit der Aufladung - durch ihren relativ einfachen Anbau an den Motor kann gegen-
uber den anderen Verfahren eine Motorfamilie kostenglinstiger erweitert werden -
wird die drehmoment- und damit leistungssteigernde Wirkung durch die VergréRRerung
des mittleren Kolbendruckes p, erreicht. Es wird durch einen Verdichter die Frisch-
luftzufuhr, d.h. die Fillung des Motors erhoht (der Liefergrad A, verbessert, vergl.
Gleichung 3/1), so dass eine groRere Kraftstoffmasse verbrannt werden kann. Die
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Verdichtung der Frischluft des Motors fuhrt zu deren Erwérmung, was die Fullung
wegen der damit verbundenen geringeren Dichte aber negativ beeinflusst. Die Frisch-
luft wird deshalb meistens nach der Verdichtung durch einen Ladeluftkihler gekdhlt.

Es haben sich die folgenden Moglichkeiten der Aufladung durchgesetzt.
3.3.1.1 Mechanische Aufladung

Gegenuber dem Saugmotor erhélt man mit dieser Aufladungsart (Abb. 3.6.a)) beson-
ders im unteren Drehzahlbereich die wiinschenswerte Drehmomentsteigerung (Abb.
3.7). Zur Anwendung als Lader kommen hier in der Regel Drehkolbenverdichter
(Rootsgeblase), Radialverdichter und Schraubenverdichter.

Der Motor der Fahrzeugfamilie des KPz Leopard 1 ist mit einem Radialverdichter me-
chanisch aufgeladen (Abb. 3.8).

a) b)

QOO0
QOO0

i N /]
Vv T V
LK: Ladeluftkiihler N
T. Turbine v A
V: Verdichter

Abb. 3.6:  Prinzip der a) mechanischen und b) Abgasturboaufladung (mit Ladeluftkiihlung)

Vorteil dieses Aufladungsverfahrens ist, dass die Luftmenge drehzahlabhéangig zur
Verfugung gestellt wird, da der Verdichter mechanisch vom Motor angetrieben wird.
Bei einer Lastanderung steht deshalb sofort die ndtige Luftmenge zur Verfugung.
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Der mechanische Lader stellt die kostengtinstigste Losung zur Aufladung eines Motors
dar.

Es sind bei Serienmotoren Leistungs- und Drehmomentsteigerungen bis zu ca. 50 %
maoglich.

Nachteilig ist allerdings der Energiebedarf des Verdichters, der ja vom Motor z.B.
uber Stirnrader angetrieben wird. Die Wirtschaftlichkeit wird schlechter. Es werden
etwa 20 % der erreichten Leistungssteigerung fur den Antrieb des Verdichters beno-
tigt.
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Abb. 3.7: Vergleich der Drehmomentkennlinien eines mechanisch aufgeladenen Dieselmotors und
eines Saugmotors (bezogen auf den Saugmotor)
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Abb. 3.8: Drehmomentkurve Volllast des Leopard 1 ([46] Erprobung Leopard 1)



3 Antrieb

3.3.1.2 Abgasturboaufladung

Bei dieser Aufladungsart (Abb. 3.6 b)) wird die beim Saugmotor ungenutzte Ab-
gasenergie des Motors zumindest teilweise zur Verringerung der Ladungswechselar-
beit und zur Vorverdichtung der angesaugten Luft genutzt. Das bedeutet, dass die
thermischen Verluste der ,,unvollkommenen Dehnung" gemindert werden. Die Wirt-
schaftlichkeit l&sst sich dadurch gegenuber dem Saug- und dem mechanisch aufgela-
denen Motor verbessern (z.B. Saugmotor b, = 235 g/kWh, Motor mit Abgasturbo-
aufladung b, = 211 g/kWh).

Es lassen sich bei Serienmotoren Leistungssteigerungen von ca. 70 % und Drehmo-
mentsteigerungen von ca. 80 % erreichen.

Eine Problematik besteht bei diesem System in dem trdgeren Regelverhalten, das in
dem unterschiedlichen Betriebsverhalten von Hubkolbenmotor und Stromungsmaschi-
ne (Abgasturbolader) begrundet ist. Das Tragheitsmoment des Laders spielt hier vor
allem bei groReren Turboladern wie bei Panzermotoren auch noch eine Rolle. Beim
Beschleunigen aus niedrigen Motordrehzahlen reagiert der Motor mit einem Rauch-
sto3 (RuB), da der Lader noch keinen ausreichenden Luftdurchsatz hat (,,Turboloch®;
vergl. Abb. 3.9).
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Abb. 3.9: Vergleich einer Drehmomentkennlinie eines abgasturboaufgeladenen Dieselmotors und
eines Dieselsaugmotors (bezogenen auf den Saugmotor)
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Dem lieBe sich mit einer ladedruckabhdngigen Regeleinrichtung der Einspritzpumpe
begegnen, allerdings verbunden mit einem Leistungsverlust.

Die Verkleinerung des Turboloches l&sst sich z.B. durch VergréRern des Hubraumes
erreichen, wodurch die Drehmomentkurve fur den Saugbetrieb angehoben wird und
der Aufladegrad geringer sein kann. Es werden damit dann aber wieder Motorgewicht
und Bauvolumen zunehmen.

Eine weitere Mdglichkeit stellt die Brennkammer dar, die im unteren Drehzahlbereich
die fiir den Abgasturbolader notwendige Abgasmenge bei Bedarf zur Verfiigung stellt
(Abb. 3.10). Damit ergibt sich die Verbesserung im Beschleunigungsverhalten. Das
Rauchverhalten wird damit auch verbessert, die Wirtschaftlichkeit aber wieder ver-
schlechtert.

Mg 4 mit Brennkammer
/

I

| ohne Brennkammer

i — Ladeluft-
j g— kithler

ca.2sec  ca 4-7sec ZLEIt

Brenn- v
kammer
\ 4 A

— ‘@*g Kraftstoff-

; regler
L-<.---. *-

Kraftstoff

Abb. 3.10: Beispiel flr das Beschleunigungsverhalten eines abgasturboaufgeladenen Dieselmotors
mit Brennkammer

Will man die Mdglichkeit der Brennkammer umgehen, kann man eventuell auf die im
PKW-Bau ublichen Abblaseverfahren zurtickgreifen. Dabei wird der Abgasturbolader
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auf hohes Drehmoment bei kleinen Motordrehzahlen ausgelegt, und im oberen Dreh-
zahlbereich werden Abgase an der Turbine vorbeigeleitet oder Ladeluft abgeblasen,
um zu hohe Verbrennungsdriicke zu vermeiden.

Von gewissem Erfolg ist auch das kurzfristige Abschalten des Kiihlgeblases wéhrend
des Beschleunigungsvorganges, wodurch ein Mehr an Leistung fur diesen begrenzten
Zeitraum zur Verflgung steht.

Im LKW-Bau ist auch die Mdglichkeit der Drucklufteinblasung im unteren Drehzahl-
bereich untersucht worden. Das erfordert eine Druckluftversorgungsanlage,
die den so schon engen Raum in einem Kampffahrzeug zusatzlich belastet, oder die
Verbindung mit einer pneumatischen Rekuperation (vergl. Kapitel 3.7.1). Ein zuséatzli-
cher Energiebedarf fur die Anlage ist auch zu berticksichtigen.

Es gibt auch die Moglichkeit mit einem elektrischen Antrieb der Turbine im unteren
Drehzahlbereich des Motors mit elektrischer Nutzung der Abgasenergie.

Eine weitere, aufwandige Losung stellt die Stufenaufladung dar. Hierbei werden zwei
Lader unterschiedlicher GroRie parallelgeschaltet. Der kleinere der beiden Lader arbei-
tet zun&chst im unteren Drehzahlbereich allein, wahrend der zweite, groRere Lader
ladedruckabhangig flr den erweiterten Drehzahlbereich zugeschaltet wird. Statt des
kleineren Abgasturboladers kann auch ein mechanischer Lader (Rootsgeblése, Schrau-
benlader) vom Motor oder elektrisch angetrieben verwendet werden. Ein Lader mit
kleinem Turbinenquerschnitt zielt auf eine Auslegung mit hohem Drehmoment bei
niedrigeren Drehzahlen und glinstigen Kraftstoffverbrauchswerten ab.

Eine andere Moglichkeit ist ein verstellbarer Leitradapparat (variable Turbinengeomet-
rie VTG), mit dem der Turbinenteil des Abgasturboladers dem jeweiligen Betriebszu-
stand angepasst werden kann. Dieses System beschneidet nicht die Vorteile der Abgas-
turboaufladung und stellt keine zusatzlichen raumlichen Anforderungen.

Der derzeit gangige Panzermotor fir hochbewegliche Fahrzeuge ist abgasturboaufge-
laden. Seine Entwicklung ist noch nicht abgeschlossen. Man strebt den hochaufgela-
denen Motor an (vergl. Tabelle 3.1). Bereits mit dem amerikanischen Motor des KPz
70 (Abb. 2.53), dem Continental Motor AVCR 1100, war ein maximaler Arbeitsdruck
von pe = 26 bar moglich. Der Motor war ein Prototyp und ist nie in Serie gegangen. Er
besaR eine Stufen-Aufladung bestehend aus einem mechanischen Lader (Rootsgeblé-
se) fur den unteren Drehzahlbereich und einem Abgasturbolader (vergl. oben).
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Baureihe MTU 837 MTU 870 MTU 880 MTU 890
Deutschland Deutschland Deutschland | Deutschland
z.B. KPz Leopard 2 |z.B. PzHaubitze|z.B. SPz PUMA
KPz Leopard 1 2000
Hubraum/Zylinder, 3,74 3,97 2,28 1
in |
Aufladung mechan.| ATL+ | ATL +LLK ATL + LLK ATL + LLK
LLK 1 0. 2stufig 1 0. 2stufig

Nenndrehzahl 2200 | 2400 2600 3000 o. 3300 4250
in 1/min
Zylinderleistung 61 92 92 92 0.168 800.92
in kW
Mitteldruck bar 9,6 12,3 10,7 16,1 0.254 26 0. 30
mittl. Kolbenge- 12,8 14 15,2 14 0.15,4 15,2
schwindigkeit
in m/s
Bauraumleistung | 400 500 670 894 0. 2250 908 0. 1044
in KW/m3
Leistungsgewicht | 3,15 2,2 2 1,62 0.1,15 140.1,1
in kg/kW

Tabelle 3.1: Entwicklung von KPz-Dieselmotoren (V-Zylinderanordnung); [12], [35], [45]

In Deutschland werden die Panzermotoren von der Fa. MTU-Friedrichshafen entwi-
ckelt und gefertigt. Die Entwicklung wurde stetig vom Motor der Serie 830 (fur die
Leopard 1-Familie, den Jagdpanzer und den SPz Marder) seit den 1950er Jahren Gber
die Serie 870 und 880 bis zur Serie 890 (High-Power-Density HPD) u.a. durch Anhe-
bung des Ladedrucks und der Drehzahl zu kleineren (Abb. 3.11) und leichteren Trieb-
werken fortgefihrt. Dabei sind die 880er-Motoren (ca. 18 % leichter und ca. 38 %
kleiner als der 870er-Motor) fiir die schweren Gefechtsfahrzeuge im Leistungsbereich
von ca. 735 bis > 2000 kW und die 890er-Motoren fur die leichteren und mittleren
Fahrzeuge bis in den Bereich von etwa 1000 kW vorgesehen. Die Motoren sind auch
um ca. 19 % sparsamer geworden, wozu auch eine verbesserte Kuhlleistung und die
HeilRkiihlung, die den Kihlungsbedarf senkt, beitragen.

So ermoglichen die kleineren Triebwerke der 880er Serie in Verbindung mit dem pa-
rallel angeordneten Getriebe gegeniiber dem 870er Triebwerk mit dem Getriebe in T-
Anordnung einen um ca. 1 m kiirzeren Triebwerksraum.
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Abb. 3.11: GroéRenvergleich der MTU-Motoren

Das oben erwahnte Downsizing fihrt auch bei Dieselmotoren, wie den Motoren der
Serie 890, durch die damit erreichten geringeren Reibungsverluste zu Krafteinsparun-
gen.

Man erreicht mit den Motoren der 880 und 890 Serie spezifische Kraftstoffver-
brauchswerte von < 200 g/kWh,

Auch von serienmaBigen Nutzfahrzeugmotoren abgeleitete Dieselmotore lassen sich
flr Kettenfahrzeuge nutzen, wobei der Leistungsbereich bis 750 kW unproblematisch
ist. Allerdings sollte aus logistischen Griinden auf den Einsatz von Motorfamilien in
den verschiedenen Kettenfahrzeugarten wegen einer groBtmaoglichen Teilegleichheit
geachtet werden.

Man kann bei heutigen aufgeladenen Dieselmotoren fur Panzerfahrzeuge mit Wir-
kungsgraden im besten Punkt von ca. 42 % und bei Teillast ca. 30 bis 35 % rechnen
(Abb. 3.12).

Wie die bisherige Entwicklung zeigt, sind noch weitere Verbesserungen moglich. Es
kann neben rein motorischen Malinahmen wie z.B. bei der Gemischbildung oder den
Bautoleranzen die Abwarme des Motors - Kiihlung und Abgas - weiter genutzt wer-
den. So lasst sich z.B. mit dem Seebeck-Effekt (quasi umgekehrter Peltier-Effekt) aus
der Abgaswérme elektrische Energie gewinnen (thermoelektrische Wandler). Auch
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Dampfprozesse und Gaskreisprozesse, wie z.B. das Stirlingprinzip werden hierfir un-
tersucht.
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Abb. 3.12: Kennfeld (Drehmoment als Funktion der Drehzahl, Linien konstanten Wirkungsgrades)
eines abgasturboaufgeladenen Dieselmotors mit Direkteinspritzung

Bei Prifstandsversuchen werden Mitteldriicke groRRer als 26 bar erreicht. Eine weitere
Drehzahlanhebung zur Leistungssteigerung ist wegen des Ziindverzugs und der daraus
resultierenden Rauchbildung begrenzt. Hier laufen Untersuchungen im Bereich der
Gemischbildung diese Grenze zu verschieben.

Mit zunehmender Leistungsdichte werden die Motoren immer unelastischer, d.h. sie
erfiilllen die Forderung nach einer moglichst guten Anpassung an die ,,ideale Zug-
krafthyperbel* immer weniger (vergl. Tabelle 3.2). Deswegen neigen sie auch im unte-
ren Drehzahlbereich und hoher Last vermehrt zu Emissionen, besonders zum Ruflaus-
stol3. Eine gewisse Abhilfe schaffen die oben beschriebenen MalRRnahmen fur die ab-
gasturboaufgeladenen Motoren wie v.a. die VTG-Lader, die Stufenaufladung und die
Anhebung des Hubraumes. Das bedeutet, diese Motoren mussen letztendlich mit ei-
nem stufenlosen Kennungswandler, hydraulisch oder elektrisch (Hybridantrieb, vergl.
Kapitel 3.8) kombiniert werden. Zumindest sind Getriebe mit einer héheren Zahl an
Fahrstufen als bei den im Panzerbau sonst tblichen vier erforderlich (siehe auch die
Tendenz im PKW-Bau: bis hin zu 10 - 12-stufigen automatischen Getrieben).
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Baureihe MTU 837 | MTU 833 | MTU 870 MTU 890 MTU 890
6V 10V

Hubraumin | 37,4 22,4 39,8/47,67 6 10/11
Aufladung mechan. ATL ATL ATL ATL
Leistung in kW 610 441 1100 552 800/800 (920)
Nenndrehzahl 2200 2200 2600 4250 4250/3800
in min™
max. Drehmoment 2805 2021 4450/4700 1243 2070/2650
in Nm
bei Drehzahl 1540 1600 1750/1600 3250 3200/2300
in min
Elastizitat
Nnenn/NMdmax 1,43 1,38 1,49/1,63 1,3 1,33/1,65

Tabelle 3.2: Elastizitadt von KPz-Dieselmotoren, [12], [35], [44], [45]

Zum Leistungsverhalten bei H6henzunahme ist anzumerken, dass die Leistung prin-
zipbedingt sinkt (zunenmender Luftmangel). In besonderem Male wird aber die Leis-
tung durch die Kiihlung begrenzt.

3.3.1.3 Druckwellenlader

An dieser Stelle sei noch auf eine weitere, seit langerem in der Entwicklung befindli-
che Aufladungsmaglichkeit, hingewiesen. Die Aufladung von Dieselmotoren erfolgt
hier mit einer sogenannten Druckwellenmaschine (Comprex-Lader). In den Zellen ei-
nes Lduferrades, das vom Motor Uber Keilriemen angetrieben wird, wird das Abgas
entspannt und damit die angesaugte Frischluft verdichtet. Dieser Prozess, bei dem
Frischgas und Abgas in direktem Kontakt miteinander kommen, lauft in Druck- und
Saugwellen innerhalb der Lauferzellen mit Schallgeschwindigkeit ab.

Die Zu- und Abfuhrkandle sind auf diese Wellen abgestimmt. Das Beschleunigungs-
verhalten des Motors ist damit besser als bei Aufladung mit Abgasturbolader. Das er-
hohte Drenmoment steht demnach bereits bei niedrigen Motordrehzahlen zur Verfi-
gung, ahnlich der mechanischen Aufladung, ohne dass im oberen Drehzahlbereich zu
hohe Verbrennungsdriicke entstehen. Die Wirtschaftlichkeit ist mit der des Motors mit
Abgasturbolader zu vergleichen, da der Lauferantrieb nur wenig Verluste bewirkt (ca.
1 % der Motorleistung).

Fur den Panzerbau ist der gegenuiber dem Abgasturbolader vor allem groRere Bauauf-
wand und -raumbedarf nachteilig, daneben die hohe Geréuschentwicklung.
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3.3.2 Weitere Dieselmotorvarianten

Bis hierher wurde zundchst auf die V-Motorenbauweise abgehoben.

Die Gegenkolbenbauweise (Abb. 3.13) wurde und wird im Panzerbau u.a. wegen sei-
ner schmalen Bauform wiederholt verwendet, so z.B. im britischen KPz Chieftain und
in den russischen KPz T 64 und T 80 DU (vergl. Tabelle 3.3).

Abb. 3.13: Gegenkolbenmotor (Prinzip)

Diese Motorart arbeitet nach dem Zweitaktprinzip mit dem prinzipiellen Vorteil des
gleichmaBigen Drehmomentverlaufs (Arbeitstakt bei jeder Kurbelwellenumdrehung).

Der Zweitaktmotor konnte gemaR Gleichung 3/3 bei gleicher Baugrélie die doppelte
Leistung gegentiber dem Viertaktmotor erreichen. Allerdings lassen aber die bei insta-
tiondrem Betrieb, wie er im Kraftfahrzeug gefahren wird, ungleichméfigeren Stro-
mungsverhéltnisse dies nicht zu. Auch fiihren sie zu einer schlechteren Wirtschaftlich-
keit. Das lasst sich mit der Gleichstromspllung im Gegenkolbenmotor (Abb. 3.13) mit
seinem langen Weg zwischen Ein- und Auslass verbessern, die die Verbrennung durch
den Ladungsdrall beglnstigt. Der Gegenkolbenmotor zeichnet sich damit und durch
die Nutzung eines Brennraumes fir zwei Kolben durch eine hohe Leistungsdichte aus.
Seine Wirtschaftlichkeit ist bei entsprechender Auslegung der des heutigen Viertakt-
dieselmotors zumindest gleichwertig. Allerdings hat diese Bauform mit einer héheren
Wérmebelastung des  Brennraumes, der  Auslassseite und auch der
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Einspritzdusen gewisse Nachteile. AuRerdem fehlen beim Zweitaktmotor der kiihlende
Ansaug- und Auspufftakt. Einschrankungen ergeben sich auch, indem der Aufwand
bei der Abgasturboaufladung beim Zweitaktmotor notwendigerweise grofier ist.

Baureihe V-84-1 V-92 S2 6TD-2

Bauart V-Motor V-Motor | Gegenkolbenmotor
12 Zyl. 12 Zyl. 6 Zyl. (entspr. 12)

Hubraum/Zylinder 3,24 3,24 2,71

in | (entspr. 1,36)

Aufladung mech. Lader ATL ATL

Nenndrehzahl 2000 2000 2600

in 1/min

Zylinderleistung 51,5 61,3 147

in kW (entspr. 73,6)

Mitteldruck 10,8 K.A. 11,6

in bar

mittl. Kolbenge- 12,5 12,5 10,4

schwindigkeit

in m/s

Bauraumleistung 517 584 990

in KW/m3

Leistungsgewicht 1,65 1,4 1,34

in kg/kW

Tabelle 3.3: Russische KPz-Dieselmotoren; [12], [42], [45]

Der Motor baut zwar - fiir den Einbau im Panzer glinstig - sehr schmal, aber wegen der
zwei Kurbeltriebe auch recht hoch. In den russischen Fahrzeugen wird dieser Motor
liegend eingebaut. Er hat durch seine Bauform einen gegenseitigen Massenausgleich
und auch dadurch durch eine gute Laufruhe.

Die teure und komplizierte Bauweise verhindert eine weitere Verbreitung dieser Mo-
torbauart. Es gibt Versuche mit einer zentralen Kurbelwelle und entsprechendem Kur-
beltrieb.

Heute werden im Fahrzeugbetrieb Viertaktdieselmotoren mit Leistungssteigerungen
gegenuber dem Saugmotor durch Abgasturbolader bis zu 40 bis 50 % eingesetzt, dem-
gegenuber beim Zweitaktdiesel nur bis etwa 30 %.
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Eine Sonderstellung bei den aufgeladenen Dieselmotoren nimmt das Hyperbar-
Verfahren ein (Abb. 3.14; vergl. Brennkammer Abb. 3.10, eine ,,milde* Variante der
Hyperbar-Aufladung).
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Kraftstoff- cammer | ihler
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|
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Abb. 3.14: Hyperbar-Aufladung

Hierbei werden durch eine zusétzliche Energiezufuhr vor der Turbine des Abgasturbo-
laders ein schnelleres Hochlaufen der Turbine und damit ein verbessertes Ansprech-
verhalten des Motors erreicht.

Angewendet wird dieses Verfahren derzeit im franzosischen KPz Leclerc. Hier wird
die Variante verwendet, bei der vor der Turbine zusétzlicher Kraftstoff eingespritzt
wird.

Dieses System fuhrt einerseits zu einer hoheren Leistungsausbeute (héherer Auflade-
grad), d.h. zu einem Motor mit geringerem Hubraum und damit geringerem Gewicht,
andererseits aber zu einer groReren Unwirtschaftlichkeit, da das System im gesamten
Betriebsbereich arbeitet. So wurden bei Erprobungen ein um den Faktor von mehr als
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1,9 hoherer Verbrauch gegeniber dem KPz Leopard 2 mit dem aufgeladenen Vor-
kammerdieselmotor festgestellt.

Beim Start des Motors wird zunéchst die Turbine (mit dem Motor M in Abb. 3.14)
angelassen.

Der Versuch, einen Kreiskolbenmotor (Wankelmotor) mit Dieselprinzip zu ver-
wirklichen, wurde nach erheblichen Schwierigkeiten aufgegeben. Wesentliche Vortei-
le dieser Bauart sind geringere Motorgréfie, Gewicht (bis zu 30 % leichter als ein
Hubkolbendiesel) und vibrationsarmer Lauf. Allerdings ist der Raumvorteil des Kreis-
kolbenmotors einschliellich der Kuhl- und Nebenaggregate gegeniiber modernen Die-
selmotoren nur gering.

Die Abdichtung des Verbrennungsraumes ist beim Dieselverfahren wegen des héheren
erforderlichen Verdichtungsverhéltnisses und damit groReren Gasdriicken schwerer
beherrschbar als beim Ottoverfahren. Je groRer das Verdichtungsverhaltnis bei einem
Kreiskolbenmotor ist, desto groRer sind die fir die Zylinderlaufbahnen erforderlichen
Radien. Dadurch ergeben sich noch flachere, gestrecktere Brennrdume, die den Ver-
brennungsablauf verschlechtern. Eine gewisse Abhilfe stellt die Mehrscheibenbau-
weise dar, womit die Massenkrafte der Kolben ebenfalls begrenzt werden kénnen. Das
Oberflachen-Volumen-Verhaltnis, das mit steigendem Verdichtungsverhaltnis zu-
nimmt, erhoht die Kuhlverluste besonders im Teillastbereich. Die Wirtschaftlichkeit
des Hubkolbendieselmotors durfte damit nicht erreicht werden. Hinzu kommen noch
die bekannten Probleme der Kihlung.

Es wurden zuné&chst VVersuche mit einem zweistufigen Wankelmotor mit einem groRe-
ren und einem kleineren Drehkolben unternommen. Mit dem groReren Kolben erfolgte
die Vorverdichtung fiir die Hochdruckstufe mit dem kleineren Kolben.

Ein anderer Weg zur Umgehung der hohen Driicke wurde mit Hilfe der Fremdziindung
begangen, womit auch eine Vielstofffahigkeit erreicht wird (vergl. oben). Diese
Motoren wurden in Konkurrenz zu Gasturbinen als Hilfsmotoren (APU; ca. bis zu
50% geringerer Kraftstoffverbrauch gegenuber der Gasturbine werden erwartet) ent-
wickelt.

3.4 Hybridmotoren

In Kapitel 3.3 wurden das MAN - FM-Verfahren und KHD - AD - Verfahren aufge-
flhrt, mit denen beim Dieselmotor die Vielstofffahigkeit erreicht werden kann. Diese
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Motoren werden auch als Hybridmotoren bezeichnet, da sie Eigenschaften sowohl des
Diesel- als auch des Ottomotors mit einander vereinen.

Auch unter dem Aspekt der Verbrauchs- und damit Emissionsminderung ist der Hyb-
ridmotor von Interesse, indem man die Vorteile der geringeren Emissionen des Otto-
motors mit den Vorteilen des geringeren Verbrauchs des Dieselmotors in einem Motor
vereint. Diese Motoren werden entweder auf Diesel- oder Ottobetrieb ausgelegt, mit
homogener Gemischbildung, Fremd- und Selbstziindung (abhéngig vom Lastzustand)
und zum Teil variabler Verdichtung.

Heute sind hier zwei Verfahren in der PKW-Industrie in der Entwicklung.

3.5 Gasturbine

In den KPz M1 Abrams (USA) und T 80 U (Russland) werden statt eines Dieselag-
gregates Gasturbinen verwendet.

Die Fahrzeuggasturbinen werden mindestens in Zweiwellenbauweise ausgefihrt und
haben dadurch einen sehr gunstigen Drehmomentverlauf. Wie das Beispiel in Abb.
3.15 (siehe auch Abb. 3.4) zeigt, ist das Anfahrmoment das hdchste, d.h. sie erfillt die
Forderung nach einer guten Anpassung an die ,.ideale Zugkrafthyperbel* sehr gut. Die
Drehmomentkennlinie der Einwellenbauweise ist dagegen indiskutabel.

Mit Gasturbinen mit Leistungsverzweigung bzw. mit gegenldaufiger Arbeitsturbine las-
sen sich im Anfahrbereich fast doppelt so hohe Drehmomente erzielen wie mit der
Zweiwellenbauweise. Allerdings sind sie erheblich bauaufwéndiger und damit teurer
(vergl. spéter).

Die Gasturbine weist gegeniiber dem Hubkolbenmotor nur drehende Teile auf, d.h. sie
hat einen vollkommenen Massenausgleich. Bei Einfiihrung des KPz M1 wurden des-
halb gegentiber dem Dieselantrieb eine hohere Lebensdauer und ein geringerer War-
tungsaufwand erwartet, was sich aber bisher nicht bestétigt hat.

Lebensdauer und Wartungsaufwand sind auch von der erforderlichen Giite der Luftfil-
terung abhéngig ist. Es spielt der Abscheidegrad der Filteranlage eine groRRe Rolle, der
beim Dieselmotor mindestens 99,95 % sein soll. Die Erfahrungen aus den Golfkriegen
scheinen &hnlich hohe, erforderliche Abscheidegrade fur Gasturbinen zu bestétigen.
Der Abscheidegrad fir die Gasturbine hat Einfluss auf die zu erwartende Erosion und
Ablagerungen. Benétigt die Gasturbine die Filtergiite des Dieselmotors, so wird ihre
Verwendbarkeit im Kampfpanzer wegen ihres etwa zwei- bis dreimal gréReren Ver-
brennungsluftbedarfs stark eingeschrankt. Der Vorteil des geringeren Bauvolumens
der Gasturbine geht dann durch den Filterraumbedarf weitgehend verloren.
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Abb. 3.15: Drehmomentkennlinie einer Gasturbine

Anhand der Abb. 3.16 l&sst sich dies erkennen. Darin sind die Werte der Antriebsanla-
ge des KPz Leopard 2 mit dem Motor MTU 873 und des amerikanischen KPz M 1 mit
der Gasturbine von Lycomming AGT 1500 einander gegentbergestellt. Diese Turbine
ist dreiwellig aufgebaut mit einer Niederdruck-Arbeitsturbine, was bedeutet, dass sie
wie eine Zweiwellengasturbine arbeitet.

Die Verkleinerung des Filtervolumens ist bei der Gasturbine dann méglich, wenn der
Verbrennungsluftbedarf gesenkt werden kann, was gleichzeitig zu einer Verbesserung
der Wirtschaftlichkeit im Teillastbereich flhrt.

131



132 3 Antrieb

kW/im3 |
2070
2000+ ]
1450 B Leopard 2
— 1363 ]
1 1165 [J XM1 (Spéater M1)
-
1000 8’6_9 810
745 ]
588 =
m 690 690
i ks 2
& 2 & Q’ L @
o ¥ O & O &
> N N & F
G 5§ &S
s
kg/kW ‘ 206
2,0 4 %
1 ,_8 1,29
- 1,4
1,02
1049971 | o092 e
7]
0,53
*\& QX 2 Nl \0\\’\0?}
A O 2
+ R \?g\o P

Abb. 3.16: Die Antriebsanlagen des Leopard 2 und des M 1 (Prototyp) im Vergleich; [25]

Insgesamt bendtigt die Gasturbine aber nur etwa 30 % der Luftmenge (Kihlung plus
Verbrennungsluft) eines Dieselmotors, da der Kiihlluftbedarf erheblich geringer ist.
Die Gasturbine wird durch den Betrieb mit Luftliberschuss selbst innengekiihlt, so dass
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eine Kihlanlage lediglich fur die Nebenaggregate und Getriebe erforderlich ist. Aller-
dings bedeutet ein hoher Luftiiberschuss auch einen héheren Leistungsaufwand fir die
Verdichtung. Der Triebwerksblock des KPz M 1 benétigt eine Lifterleistung von ca.
23 bis 74 kW, wahrend im Leopard 2 daflir entsprechend bis zu ca. 150 kW aufge-
bracht werden mussen. Die Leistungsdifferenz steht dem Antrieb des KPz M 1 abziig-
lich der zusétzlichen Verdichterleistung zuséatzlich zu Verfligung. Mit der geringeren
erforderlichen Kihlleistung steht an den Triebrddern gegenliber dem Dieselantrieb
entsprechend etwas mehr Leistung zur Verfligung.

Die Leistungsaufnahme der Kuhlanlage (im Verhaltnis zur Motorleistung) betrégt
beim KPz Leopard 1 ca. 12 %, beim Leopard 2 ca. 14 % und soll bei zukinftigen Ent-
wicklungen Werte von ca. 12 % erreichen. Durch die HeiRkiihlung lasst sich der
Kuhlbedarf nochmals senken (siehe Kapitel 3.3.1.2).

Der Gewichtsvorteil der Gasturbine, der gegeniiber dem Dieselmotor von ca. 10 % im
Bereich des Mdoglichen liegt, wird durch den hoheren Kraftstoffbedarf - abhangig vom
erforderlichen Einsatz - abgebaut. So ergeben sich fir den KPz M 1 und Leopard 2,
wie aus Abb. 3.16 zu entnehmen ist, bei etwa gleichem Fahrbereich auf der Stral3e so
gut wie keine Gewichtsunterschiede flr die gesamte Antriebsanlage einschliel3lich
Kraftstoffanlage. Allerdings sind die Betriebsanlagen in zwei verschiedenen Fahrzeu-
gen mit unterschiedlichen Konstruktionsmerkmalen eingebaut.

Die Wirtschaftlichkeit, die sich anhand des spezifischen Kraftstoffverbrauches b, mes-
sen l&sst, wird mit zunehmender LeistungsgrofRe der Gasturbine besser und néhert sich
im Laufe der Entwicklung den Bestwerten des Dieselmotors (vergl. Abb. 3.17).

Der Verbrauch im Volllastbetrieb ist bei der Zweiwellengasturbine mit einem Wérme-
tauscher und beim Dieselmotor ann&hernd gleich. Allerdings wird ein Panzer nur in
einem geringen Teil seiner Betriebszeit mit Volllast betrieben, so dass vor allem der
Verbrauch im Teillastbereich und Leerlaufbetrieb entscheidend ist (Abb. 3.18 fir ei-
nen 48h-Kampftag, vergl. Kapitel 3.2). Das von einer Gasturbine angetriebene Fahr-
zeug kann, wie man anhand von Abb. 3.19 und 3.20 erkennen kann, bei gleicher erfor-
derlicher Antriebsleistung durchaus doppelt so hohe Kraftstoffverbrauchswerte und
mehr erreichen. Vergleichserprobungen von KPz M1 und Leopard 2 bestéatigen dies,
wie auch Einbauversuche der Gasturbine AGT 1500 in einem Leopard 2. Das bedeutet
einen hoheren logistischen Aufwand.
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Abb. 3.17: Spezifische Kraftstoffverbrauche in Abhdngigkeit von der Nutzleistung flr
Dieselmotoren und Gasturbinen
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Abb. 3.18: Belastungsverteilung eines Fahrzeugs der 22 kW/t-Klasse mit Dieselmotor (links)
und Gasturbine (rechts) in vereinfachter Darstellung
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Abb. 3.19: Kennfeld des Motors des KPz Leopard 2; [25]
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Abb. 3.20: Kennfeld der Gasturbine des KPz M 1 (Prototyp) Lycomming AGT 1500;
[32]

Der beste spezifische Kraftstoffverbrauch der Gasturbine des KPz M 1 von ca. 287
g/kWh wird bei 70 % der hochsten Leistung und nahezu Nenndrehzahl erreicht. Fir

den KPz Leopard 2 werden 245 g/kWh, einschliel3lich Kiihlanlage ein Wert von 264
g/kWh angegeben.
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Der Verbrauch l&sst sich durch ein nachgeschaltetes, vielstufiges Getriebe durch des-
sen bessere Anpassung an die Betriebszustdnde verringern. Auf Grund der Drehmo-
mentcharakteristik benotigt die Gasturbine an sich weniger Schaltstufen als ein Die-
selmotor.

Allgemein kann der ungunstige Leerlaufverbrauch einer Gasturbine zu der Notwen-
digkeit eines Hilfsmotors (einer APU) flhren (vergl. Kapitel 3.2, 3.3.2). Zu beachten
ist dabei aber auch, dass die H&aufigkeit der Startvorgange dadurch zunimmt, was
durch die damit verbundenen Temperaturschwankungen zu Korrosionsproblemen fiih-
ren kann.

Wie erwéhnt, wird das Verbrauchsverhalten mit zunehmender GroRe der Leistungs-
einheit der Gasturbine wegen der relativ geringeren Leckverlustanteile gunstiger.

Eine Verbesserung der Wirtschaftlichkeit der Gasturbine lasst sich durch den bereits
erwahnten Warmetauscher erzielen, womit der Wirkungsgrad durch teilweise Rick-
gewinnung der Abgaswarme angehoben wird. Es werden Wérmetauscher nach dem
Prinzip der Regeneratoren und Rekuperatoren verwendet. Die rotierenden Regenerato-
ren zeigen bei gleichem Bauvolumen den héheren thermischen Rickgewinn (Wir-
kungsgrad + 10 %), aber leider auch bei mehrstufigen Verdichtern, also hohen Druck-
verhéltnissen, erhohte Leckverluste. Die Regeneratoren haben aulRerdem den Nachteil,
dass sie mit zunehmender Leistung immer gréRer bauen. Von keramischen Rekupera-
toren verspricht man sich dhnlich gute Ergebnisse. Bei der Gasturbine des KPz M 1
wird deshalb ein Rekuperator verwendet. Der Anfang des Jahrtausends von der Fa.
MTU entwickelte Lanzetten-Wé&rmetauscher ist ein kompakterer Rekuperator mit noch
besserem Wirkungsgrad. Der Warmetauscher besteht aus einer Vielzahl von Profilroh-
ren (Lanzetten), die von der kihleren Verdichterluft durchstrémt werden und im
Kreuzstrom von den Abgasen umspiilt werden.

Desgleichen wird der Wirkungsgrad durch Erhéhung der Turbineneintrittstemperatur
verbessert. Allerdings stellt diese MalRinahme erhdhte Anforderungen an die Werkstof-
fe der Turbine, die zudem auch noch hohen Fliehkraften ausgesetzt sind (Drehzahlen >
10000 min™). Mit den derzeit verwendeten hochwarmfesten Legierungen beherrscht
man Temperaturen zwischen 1200 und 1400 K. H6here Temperaturen muss man durch
Ruckkuhlung vermeiden, durch den Betrieb mit Luftiiberschuss. Mit keramischen
Werkstoffen (Hochtemperaturkeramiken) kdnnten hohere Turbineneintrittstemperatu-
ren (1623 K) gefahren werden. Die Entwicklung begann etwa in den 1970er Jahren
und ist noch nicht abgeschlossen bzw. wird zum groRen Teil auch nicht weiter ver-
folgt. Die Keramiken besitzen eine hohere Warmfestigkeit und geringere Dichte. Al-
lerdings ist die Fertigung in Reinrdumen sehr aufwandig. Es mussten hierflr noch rati-
onelle Fertigungsverfahren entwickelt werden. AuRerdem ist die Sprodigkeit des
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Werkstoffs zu beachten. Dagegen werden keramische Beschichtungen auf den Turbi-
nenschaufeln eingesetzt, besonders mit dem Ziel, die Leckverluste zwischen Gehé&use
und Laufzeug zu verringern bei gleichzeitig hoheren Eintrittstemperaturen (1400 K).
Eine hohere Festigkeit der Turbinenschaufeln bei hohen Temperaturen versucht man
auch mit Titanaluminid zu erzielen. Eine andere Maoglichkeit, die Gasturbine mit hohe-
ren Temperaturen zu betreiben, ist eine gekuhlte Beschaufelung. Temperaturen bis
etwa 1600 K sind realistisch. Die hoheren Temperaturen erméglichen dann den Be-
trieb mit geringerem Luftuberschuss und entsprechend weniger Filtervolumen.

Eine weitere Moglichkeit, das Teillastverbrauchsverhalten zu verbessern, ist die Drei-
wellenbauart, wobei sich der Volllastverbrauch unter Umstanden geringfiigig ver-
schlechtert. Sie beschleunigt aber eindeutig langsamer als die Zweiwellengasturbine.
Durch zusatzliche Steuerungsmalinahmen lasst sich dieser Nachteil vermindern,
wodurch dann andererseits ihr hoher Preis weiter angehoben wird.

Ahnliches gilt fur die oben erwahnten Gasturbinen mit Leistungsverzweigung bzw.
mit gegenlaufiger Arbeitsturbine, die insgesamt eine bessere Wirtschaftlichkeit zeigen.
Das ist deshalb zu beachten, weil die einfachere Zweiwellenbauart mit Warmetauscher
in ihren Herstellungskosten erheblich tber denen des Dieselmotors liegt. Die Angaben
schwanken zwischen 70 % bis 220 % Erhohung. Die Kosten lassen sich insgesamt
auch nicht allzu sehr herabsetzen, da bei der Gasturbine die Mdglichkeit der Baureihe
weitestgehend eingeschrénkt ist.

Fur den Wirkungsgrad kann man flr den Bestwert bis 40 % und im Teillastbereich von
10 bis 15 % annehmen.

Die Emissionen beziglich CO, HC, NO, und Partikel sind grundséatzlich geringer als
beim Dieselmotor ohne Abgasnachbehandlung. Der CO,-AusstoR liegt entsprechend
dem Kraftstoffverbrauch tber dem des Dieselmotors.

Die oben erwahnten hohen Drehzahlen erfordern fur den Betrieb in einem Landfahr-
zeug zusétzlich ein Reduziergetriebe.

Eine weitere militarische Forderung ist ein hohes Beschleunigungsvermdgen. Hier ist
die Gasturbine, abhdngig vom Trégheitsmoment des Gaserzeugerteils und zumindest
in der Leistungsklasse von 1100 kW, dem abgasturboaufgeladenen Dieselmotor unter
Umsténden tberlegen.

Als Plus gegeniiber dem Dieselmotor ist noch das schnellere Startverhalten besonders
bei tiefen AuBentemperaturen zu vermerken. Weiterhin kann die bessere Kraftstoffun-
empfindlichkeit hervorgehoben werden (mehrstofffahig, fur vier Kraftstoffsorten).

Die Bremswirkung der Zweiwellengasturbine ist schlecht. Das bedeutet, dass die Be-
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triebsbremsanlage des Fahrzeugs entsprechend starker ausgelegt werden muss. Nur mit
der allerdings sehr aufwéndigen Differentialgasturbine l&sst sich dieser Mangel behe-
ben.

Das Hohenverhalten der Gasturbine ist durch die Leistungsminderung mit zunehmen-
der Hohe charakterisiert. Gleiches gilt flir hohe Umgebungstemperaturen.

Beziiglich der militarischen Forderung nach der Wat- und Tauchféhigkeit ist der Die-
selmotor mit seinem hoéheren Abgasgegendruck Uberlegen. Er bendtigt lediglich einen
Ansaugluftschacht, wahrend die Gasturbine zusétzlich einen Abgasschacht erfordert.
Nachteilig ist, dass der hauptséchlich verwendete Kraftstoff Kerosin, was die Brandge-
fahr betrifft, ahnlich problematisch ist wie der Ottokraftstoff.

Die Gasturbine kommt demnach als alleinige Antriebsmaschine hauptsachlich in
zweiwelliger Ausfuhrung mit Warmetauscher in Betracht und dann besonders in der
oberen Leistungsklasse der Kampfpanzer.

Beispiele neuerer Entwicklungen nach der Einfihrung des KPz M1 (1980) mit der
Gasturbine Lycoming 1500 sind die Gasturbinen GTD-1000M und GTD-1250 des
KPz T 80U (Russland, Abb. 3.21) und die Gasturbine LV 100 der Fa. General Electric
(USA) als Ersatz fur die Lycoming 1500 gewesen.

Abb. 3.21: Gasturbine GTD-1250

Die russischen Gasturbinen sind vor allem auf Raumékonomie ausgelegt und haben
deshalb keinen Wé&rmetauscher (das Einbauvolumen mit Filter usw. ist ca. doppelt so
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groB wie das Aggregat selbst). Man nimmt den hoheren Kraftstoffverbrauch in Kauf.
Die Entwicklung wird offiziell nicht weiter verfolgt. In der Planung war noch eine
GTD-1400 mit 1030 kW.

Fur die Gasturbine LV 100 mit dem Lanzetten-Warmetauscher wird ein spezifischer
Kraftstoffverbrauch von 210 bis 240 g/kWh angegeben. Er liegt damit - wie oben be-
schrieben - ungefahr auf dem Niveau eines modernen Dieselmotors. Mit den Teillast-
verbrauchen des Dieselmotors kann die LV100 allerdings weiterhin nicht konkurrie-
ren. lhre Entwicklung wurde 2003 eingestellt.

Baureihe AGT 1500 LV 100 GTD 1250
USA USA Russland

KPz M1 Prototyp KPz T 80 U

Nennleistung 1118 1024 919

in kW

Masse 1113 907 1050

in kg

Volumen 1,38 0,8 1,38

in m3

Bauraumleistung 810 1280 666

in KW/m3

Leistungsgewicht 0,99 0,88 1,14

in kg/kW

Tabelle 3.4: Gasturbinen in Kampfpanzern; [12], [42], [45]

3.6 Alternative Kraftstoffe

Mit dem absehbaren Ende der fossilen Brennstoffe und den negativen Auswirkungen
der Emissionen der Verbrennungsmotoren und Gasturbinen auf das Klima nimmt die
Bedeutung alternativer Kraftstoffe (Ersatzkraftstoffe) zu. Das Interesse an ihnen wird
auch durch den Wunsch nach Unabhéngigkeit von den politischen Zwéngen immer
groRer.

Fur beide Antriebe ergibt sich der Uberblick in Abb. 3.22 tber die mdglichen Kraft-
stoffe (chemische Energiespeicherung).

Die Kraftstoffe, die aus Rohdl - auch die in Abb. 3.22 nicht aufgefiihrte, umweltbelas-
tendere Kohle ist mdoglich - gewonnen werden, unterliegen natirlich einer
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begrenzten Verflgbarkeit. Die Produkte aus der Biomasse sind gleichfalls nicht im
notwendigen Rahmen vorhanden. Sie stehen in Konkurrenz zu den Nahrungsmitteln,
weshalb die Nutzflachen dafir eingeschrénkt sind.

Zu beachten ist, dass bei der Herstellung dieser Kraftstoffe wiederum zusatzliche
Energie, i.d.R. elektrische bendtigt wird. Dieses Problem liel3e sich umweltneutral nur
mit den regenerativen Energiequellen Wind, Wasser und Sonne losen. Bei der Nut-
zung der Atomkraft (des fossilen Energietrdgers Uranerz) lassen sich die Umweltbe-
lastung und die Kosten, Lasten zur Zeit letztendlich nicht vollstandig darlegen.

Die flussigen alternativen Kraftstoffe kénnen z.T. mit Anderungen iber das vorhande-
ne Tankstellensystem verteilt werden. Fir die gasformigen Kraftstoffe ist das Netz im
weiteren Ausbau begriffen, wahrend fur den Wasserstoff die Infrastruktur ggf. erst
geschaffen werden muss.

Weitere alternative Kraftstoffe werden gesucht und erforscht.

Fossile Priméarenergietrager Regenerative Primarenergietrager
(erschopfliche Energie) (unerschopfliche Energie)
Rohdl Erdgas Biomasse
1 [ — ]
SynFuel Diesel NG DME Ethanol sunFuelR
Benzin LPG H, Methanol PME
| |
Verbrennungsmotoren

Abb. 3.22: Alternative Kraftstoffe (LPG: Fllssig- oder Autogas; NG: Erdgas; H,: Wasserstoff;
DME: Dimethylether; PME: Pflanzendlmethylester; SynFuel, SunFuel®: synthetische
Kraftstoffe)

Die alternativen Kraftstoffe stellen bis auf Wasserstoff H, eine kurz- bis mittelfristige
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Zwischenlésung dar. Das bedeutet, dass diese Kraftstoffe voraussichtlich nicht fla-
chendeckend wie die herkommlichen Kraftstoffe zur Verfligung stehen werden. Beim
Einsatz im zivilen Bereich genutzter Kraftfahrzeuge kann diesem Umstand Rechnung
getragen werden. Fir militarische Fahrzeuge ist die Nutzung nur dann von Interesse,
wenn die Kraftstoffe in den Fahrzeugen ohne Umristung genutzt werden kdnnen bzw.
die erforderlichen Anderungen am Triebwerk bereits werksseitig oder in einer Haupt-
instandsetzung erfolgt sind. Erforderliche Umrlstungen am Fahrzeug, die durch die
Bediener durch einfaches Umschalten oder mit Bordmitteln kurzfristig durchfiihrbar
sind, konnen auch akzeptabel sein. Umriistungen, die durch die Dienste der Truppen-
instandsetzung erfolgen mussen, sind nur dann denkbar, wenn der Kraftstoff z.B. in
einem Einsatzgebiet flr die Dauer des Einsatzes in ausreichender Menge zur Verfi-
gung steht.

Wasserstoff gilt als der allseits angestrebte, langfristige Kraftstoff fir den Antrieb mit
elektrischen Maschinen (siehe Kapitel 3.7), wobei er aus heutiger Sicht in gewisser
Konkurrenz zu entsprechend leistungsfahigen Akkumulatoren gesehen wird.

Im Folgenden werden Beispiele fiir alternative Kraftstoffe in einigen Punkten vorge-
stellt.

3.6.1 Fossile Brennstoffe

- Erdgas:

- Erdgas wird als CNG (compressed natural gas) in Druckbehéltern (bei

200 - 250 bar) oder als verflissigtes LNG (liquified natural gas) in
Kryogentanks (bei -162° C) getankt.
Das LNG zeichnet sich mit der hoheren Reichweite und dem Effekt der
Kihlung bei der Gemischbildung aus, so dass die Leistungsverluste ge-
genliber dem CNG geringer sind. Allerdings ist der Schadstoffausstol3
etwas schlechter als beim CNG. Der gasformige Zustand lasst bei der
Gemischbildung den effektiven Wirkungsgrad um ca. 5% steigen. Hin-
gegen kann bei dem grofRen Gasvolumen nicht gentigend Luftvolumen
der Verbrennung zugefiihrt werden, so dass Leistungsverluste gegeniiber
Benzin- bzw. Dieselbetrieb entstehen. Eine weitere Schwierigkeit ist,
dass qualitatsverbessernde Additive dem Gas nicht beigegeben werden
kdnnen, so dass es verstarkt zu Ablagerungen an den Ventilen kommit.
Ein Problem bei der Motoranpassung sind die stark unterschiedlichen
Erdgasqualitaten je nach Forderregion.
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Es ist wegen seiner geringen Zindwilligkeit auf eine Fremdzindung an
gewiesen, d.h. es muss in Otto- oder Dieselmotoren mit Fremdziindung
(= Gas-Diesel-Motoren, Hybridmotoren, vergl. Kapitel 3.4) oder Die-
selmotoren mit speziellen Zundhilfen (Zlndstrahlverfahren = Diesel-
Gas-Motoren) verwendet werden. Es hat hohe Oktanzahlen (ROZ 115
bis 130), so dass es sich besonders fir aufgeladene Ottomotoren eignet.
Gegentiber Otto- und Dieselkraftstoff werden im Erdgasbetrieb geringere
Schadstoffemissionen mdoglich  (bei NO, und CO etwa ).
Durch den hoheren H,-Anteil werden bei Erdgasbetrieb zwar bis ca. 25%
weniger CO,, dafiir aber mehr Methan ausgestof3en. Erdgas besteht zu
ca. 81 bis fast 100 % aus Methan. Insgesamt ist der Treibhausgasausstof3
aber um 20% niedriger. Katalysatoren missen speziell fir den Methan-
betrieb geeignet sein. Der PartikelausstoR tendiert gegen Null.
Da Erdgas eine geringere Flammgeschwindigkeit als Benzin hat, sind
besonders die Auslassventile gefdhrdet. Man kann diesem Problem teil-
weise mit mehr Frihziindung begegnen.

Fir das gesamte Kraftstoffversorgungssystem (Tank/Speicher, Gemisch-
bildungssystem) rechnet man fir CNG mit ca. 3 kWh/kg bzw. ca. 1,8
kKWh/dm3 und fiir LNG mit ca. 6 kWh/kg bzw. ca. 5,2 kWh/dm? (ohne
Kraftstoffversorgungssystem: CNG ca. 13 kWh/kg bzw. 2 kWh/dm3).
Daten zum Ottokraftstoff siehe Kapitel 3.2 und zum Dieselkraftstoff sie-
he Kapitel 3.3.

Die erforderlichen Umrtstungen vom Betrieb mit herkdmmlichen Kraft-
stoffen auf den Erdgasbetrieb sind durch den Bediener nicht mdglich,
wohl aber ein Umschalten bei bereits installierten Umrstteilen.
Eine Umrustung militarischer Fahrzeuge mit Dieselmotor erscheint we-
nig sinnvoll.

CNG lé&sst sich auch aus Biogas (siehe unten) oder durch die sogenannte
Methanisierung von mittels regenerativer Energie hergestelltem Wasser-
stoff (siehe unten) erzeugen (vergl. auch Kapitel 3.6.3). Das dazu beno-
tigte CO, kommt aus der Biogasherstellung oder Industrie.

Flissiggas (LPG = liquified petroleum gas, auch Autogas):

Es besteht tiberwiegend aus Butan und Propan (ca. 50 : 50) und entsteht
bei Verarbeitung des Rohdls in der Raffinerie, sowie bei Forderung von
Rohol.
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In seinem Verhalten und Auswirkungen ist es dem Erdgas ahnlich bei
geringerer Oktanzahl als Erdgas.

Es ist - wie Erdgas - wegen seiner geringen Zlndwilligkeit auf eine
Fremdzlindung angewiesen, d.h. es muss in Otto- oder Dieselmotoren
mit Fremdziindung verwendet werden.

Die Leistung sinkt gegenuber dem Diesel- bzw. Benzinbetrieb.
Die Verwendung von Flissiggas fuhrt - wie bei Erdgas - zu einer Redu-
zierung der Stickoxid- und Partikelemissionen. Der CO,-Ausstol ist
schlechter als bei Erdgas.

Das Flussiggas wird in Tanks mit einem Druck von 8 bar transportiert.
Es ist schwerer als Luft, was fur das Abstellen in Tiefgaragen problema-
tisch ist.

Fir das gesamte Kraftstoffversorgungssystem (Tank/Speicher, Gemisch-
bildungssystem) rechnet man mit ca. 6,9 kWh/kg bzw. ca. 5,2 kWh/dm?3
(ohne Kraftstoffversorgungssystem: ca. 12,8 kWh/kg bzw. 6,9 Wh/dms).

Daten zum Ottokraftstoff siene Kapitel 3.2 und zum Dieselkraftstoff sie-
he Kapitel 3.3.

Umriistung: vergl. oben ,,Erdgas®.

Methanol:

Methanol wird aus Erdgas, Kohle oder Biomasse (vergl. Biokraftstoffe
2. Generation, siehe unten) gewonnen,

Es eignet sich als Benzinersatz, besonders wegen seiner hohen Klopffes-
tigkeit (zndunwillig). Es kann deshalb auch durch Zugabe zum Benzin
dessen Klopffestigkeit erhéhen (15 % Zugabe ergeben ROZ > 106).
Durch seine grolRere Verdampfungswarme sind der Wirkungs- (bis zu
30 %) und Liefergrad besser als bei Benzin, aber der Kaltstart und die
Warmlaufphase schlechter. Methanol hat einen um 15% geringeren
Heizwert und erzielt damit eine geringere Reichweite.

Der Einsatz von Methanol im Dieselmotor ist sehr unwirtschaftlich. We-
gen der Zundunwilligkeit, hohen Verdampfungswarme und nicht vor-
handenen Schmierfahigkeit sind erhebliche motorische Anderungen und
Eingriffe in die Kraftstoffzusammensetzung erforderlich (u.a. Zlndbe-
schleuniger).

Zumischungen zum Dieselkraftstoff sind schwierig, so dass Lésungs-
vermittler beigegeben werden missen. Methanol kann als Zusatz < 1%
genutzt werden.
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Die Emissionen HC, CO und NO, sowie Rul} sind geringer als beim Be-
trieb mit den herkdmmlichen Kraftstoffen.

Zu beachten ist, dass Methan ein Treibhausgas ist.

Fir das gesamte Kraftstoffversorgungssystem (Tank, Gemischbildungs-
system) rechnet man mit ca. 5 kWh/kg bzw. ca. 4,2 kWh/dm? (ohne
Kraftstoffversorgungssystem: ca. 5,8 kWh/kg bzw. 4,4 kWh/dm?3).
Die erforderlichen Umrustungen vom Betrieb mit herkémmlichen Kraft-
stoffen auf Methanol sind durch den Bediener nicht moglich. Methanol
ist extrem toxisch und greift die Dichtungen (Gummi, Kunststoffe) an
und fordert die Korrosion auch wegen seiner hygroskopischen
Eigenschaften.

Gas to Liquid (GTL, Syn-Fuel, SMDS = Shell Mittel Destilations Synthese):

Dieser synthetische Kraftstoff (Designerkraftstoff) wird aus Erdgas mit
dem Fischer-Tropsch-Verfahren als Dieselkraftstoff hergestellt.

Er kann beziglich Zundwilligkeit, Klopffestigkeit, seiner Bestandteile
wie Schwefel usw. optimal zusammengesetzt werden.

Mit dem Kraftstoff kann eine bessere Verbrennung mit weniger Schad-
stoffemissionen, einschlieBlich der Partikel erreicht werden. Er ist
schwefelfrei.

Die Emissionen lassen sich fur HC bis um ca. 60 %, fur CO bis um ca.
90 %, fur NO, bis um ca. 18 % und fir die Partikel bis um ca. 25 %
senken.

Eine Umrustung ist nicht erforderlich. Die Betankungssysteme der her-
kommlichen Kraftstoffe konnen genutzt werden.

Dimethylether (DME):

DME wird aus Synthesegas (Bestandteile: H,, CO, CO,) mit Hilfe von
Methanol, aus Methanol mittels Katalysator, aus Erdgas, Kohle oder aus
Biogas hergestellt (vergl. unten Biokraftstoffe der 2. Generation). Es ist
ein synthetischer Kraftstoff und wird als Dieselkraftstoffersatz mit einer
Cetanzahl von 55 bis 60 genutzt. Bei Umgebungstemperaturen des Mo-
tors muss DME gegen Dampfblasenbildung unter einem Druck von 15
bis 30 bar betrieben werden.

DME wird in Druckspeichertanks oder verfliissigt mitgefuhrt.
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- Die unmittelbare Verdampfung nach Zylindereinspritzung fordert die
Verbrennung mit geringeren NO,- und RulRemissionen.

- Im Betrieb ist es dem GTL &hnlich.

- Die erforderlichen Umrustungen vom Betrieb mit herkdmmlichen Kraft-
stoffen auf den Betrieb mit DME sind durch den Bediener nicht moglich.
Modifikationen an der Einspritzpumpe sind erforderlich.

- Coal to Liquid (CTL):
Es ist wie der GTL ein synthetischer Dieselkraftstoff bzw. Ottokraftstoff (De-
signerkraftstoff), mit gleichen Eigenschaften, der mit Hilfe des Fischer-
Tropsch-Verfahrens aus Kohle gewonnen wird.

3.6.2 Biokraftstoffe

Ein prinzipieller Vorteil der aus nachwachsenden Rohstoffen hergestellten Biokraft-
stoffe ist gegenuber den fossilen die CO,-Neutralitét.

Man unterscheidet Biokraftstoffe der 1. und 2.Generation.

Biokraftstoffe 1. Generation:

Sie nutzen nur die Frucht, sind damit Konkurrenz zu den Nahrungsmitteln. Sie stellen
eine Zwischenldsung dar.

Biokraftstoffe2.Generation:

Sie nutzen die gesamte Pflanze, d.h. man kann sie auch ohne die Frucht herstellen. Es
ist aber dennoch darauf zu achten, dass sie nicht zu Lasten der Nahrungsmittel produ-
ziert werden. Die Pflanzen werden in Form von Biomasse, Biomdll, Holzschnipsel
usw. verarbeitet. Man kann nicht nur Pflanzen, sondern auch die Abfallprodukte der
Landwirtschaft generell verwerten.

Wesentliche Beispiele fiir die Biokraftstoffe im Einzelnen:

Ethanol (1. und 2. Generation):

- Ethanol wird aus Vergarung von Zucker oder Starke (Kartoffeln, Zucker,
Getreide, Stroh) gewonnen. Es hat eine begrenzte Lagerfahigkeit (ca. 3
Monate).

- Ethanol ist fir Ottomotoren geeignet.

Ethanol verhalt sich &hnlich wie Methanol. Der spezifische Heizwert ist
ca. 30% geringer als der von Benzin, so dass wie bei Methanol die
Reichweite gegenuber dem Betrieb mit Benzin geringer ist. Auch Etha-
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nol zeichnet sich durch eine hohere Klopffestigkeit (ROZ > 108) aus.
Wegen des hohen Siedepunktes (65° C) zeigt Ethanol ein schlechtes
Kaltstartverhalten. Weiterhin fuhrt der hohe Dampfdruck des Kraftstoff-
Luft-Gemisches zu Startschwierigkeiten bei hohen Umgebungstempera-
turen (Sommer).

Der CO,-AusstoB ist ca. 50 bis 85% geringer als bei der Verwendung
von Benzin.

Fir das gesamte Kraftstoffversorgungssystem (Tank, Gemischbildungs-
system) rechnet man mit ca. 6,9 kWh/kg bzw. ca. 5,8 kWh/dm?3 (ohne
Kraftstoffversorgungssystem: ca. 7,4 kWh/kg bzw. 5,8 kWh/dm3).

Die erforderlichen Umrustungen vom Betrieb mit herkémmlichen Kraft-
stoffen auf Ethanol sind durch den Bediener nicht moglich. Die Anpas-
sung éalterer Motoren ist teuer, wobei Zumischungen bis 10 % (E10)
meistens ohne zuséatzliche MalRnahmen mdglich sind. Ethanol flhrt zur
Korrosion von Aluminium und greift Kunststoffe und Gummi an. Das
Problem wird durch den aus der Biomasse resultierenden héheren Was-
ser- und S&uregehalt noch unterstiitzt. Ethanol weist hygroskopischen
Eigenschaften auf.

Rapsol, Biodiesel (1. Generation):

Das Rapsol wird aus den Rapsfriichten gewonnen.

Mit Hilfe von Methanol wird das Ol zu Rapsmethylester (RME) gewan-
delt, dem Biodiesel nach DIN 51606.

Es lassen sich auch andere Pflanzen als Raps verwenden wie z.B. Soja,
Jatropha, Sonnenblumen usw., so dass die Bezeichnungen PME (Pflanz
liche Methylester) bzw. FAME (fatty acid methyl ester) umfassender
sind. Es ist zu beachten, dass RME Lacke und Kunststoffe angreift, was
gof. zu Austausch von Dichtungen zwingt.

Das Rapsol wird im Dieselmotor verwendet. Probleme beim Betrieb mit
Rapsol bereitet die etwa zehnmal hohere Viskositat gegeniiber Diesel-
kraftstoff. Die Diisen verkleben, und es kommt zu RufRablagerungen im
Brennraum wegen der schlechteren Verbrennung. Die hohe Viskositét ist
auch beim Kaltstart hinderlich. Man benétigt eine Kraftstoffheizung
(Vorwarmung), auch bei Temperaturen oberhalb 0° C. Der mit der hohen
Viskositat verbundene groRe Ziindverzug erlaubt zundchst den Betrieb
nur in Vor-, Wirbelkammer-Dieselmotoren oder in Dieselmotoren mit
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Direkteinspritzung nach dem MAN-M-Verfahren bzw. KHD-D-
Verfahren (siehe Kapitel 3.3 und 3.4).

Durch die Umesterung zu RME wird u.a. eine stabilere Qualitat und
eine dem Dieselkraftstoff vergleichbare Viskositat erreicht. Der Einsatz
ist damit auch im modernen Dieselmotor mit Direkteinspritzung mog-
lich.

Die Abgasemissionen sind dem des Betriebes mit Dieselkraftstoff dhn-
lich, wobei vor allem der CO- und CO,-, aber auch der HC-AusstoR ge-
ringer, allerdings der NO,-AusstoR geringfligig héher sind. Der Partikel-
ausstol? ist weniger stark (bis zu 70 %), aber die Probleme mit der Ruf-
filterung sind bisher nicht geldst. Zu beachten ist, dass das im RME ent-
haltene Methan ein Treibhausgas ist.

Ggf. erforderliche Umristungen durch den Bediener sind nicht moglich.
Die Betankungssysteme der herkdmmlichen Kraftstoffe kdnnen genutzt
werden. Umristungen sind durch die Truppeninstandsetzung maoglich.

Biomass(e) to Liquid (BTL, Sun-Fuel®, 2. Generation):

Es entsteht aus Biomasse usw. durch Vergasung und mit Hilfe des Prin-
zips des Fischer-Tropsch-Verfahrens ein synthetischer Dieselkraftstoff
(Designerkraftstoff). Auch die Benzinherstellung ist grundsatzlich mog-
lich.

Die Verbesserungen bei den Emissionen sind mit denen der GTL ver-
gleichbar (vergl. oben).

Eine Umrustung ist nicht erforderlich. Die Betankungssysteme der her-
kommlichen Kraftstoffe konnen genutzt werden.

Hydriertes Pflanzendl (HVO = hydrogenated vegetable oils):

Es entsteht aus Pflanzendl (vergl. oben), das mit Hilfe einer katalytischen Reak-
tion mit Wasserstoff zu reinem Kohlenwasserstoff gewandelt wird. Es kann
deshalb die Qualitatsanforderungen fur Dieselmotoren besser erfiillen, hat eine
hohere Energiedichte und damit verbunden einen geringeren Kraftstoffver-
brauch. Allerdings liegt dieser gegentber dem Dieselkraftstoff wegen der ge-
ringeren Dichte um ca. 10 % hoher, und bei Kélte gestaltet sich der Betrieb
schwieriger.
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- Dimethylether (DME):
vergl. oben

- Algen:
Auf der Suche nach alternativen Kraftstoffen wird auch an der Erzeugung aus
Algen geforscht.

3.6.3 Wasserstoff

Wasserstoff gilt als die zukilinftige mittel- bis langfristige Alternative zu den fossilen
Kraftstoffen. Das Problem, das es zu bewéltigen gilt, ist die Bereitstellung der Primér-
energie, um Wasserstoff aus Wasser, Methanol oder Biomasse zu gewinnen. Neben
den dabei entstehenden Kosten ist die Umweltvertraglichkeit von Bedeutung. Letzte-
res lasst sich nur mit den regenerativen Energien aus Sonnenlicht, Wasser und Wind
sinnvoll erreichen.

Wasserstoff ist leichter als Luft, verdiinnt sich schnell in der Luft und entweicht nach
oben. Bei einer eventuellen Explosion geht der Druck damit nach oben, nicht zu den
Seiten. Die Explosionsgrenzen sind sehr eng, so dass bei friher Zindung es lediglich
brennt und zwar mit geringer Warmeentwicklung und schnell. Allerdings ist der ziind-
fahige Mischungsbereich von Wasserstoff und Umgebungsluft breiter als bei den her-
kémmlichen Kraftstoffen. AufRerdem ist die erforderliche Ziindenergie geringer. Es
kommt nicht zu dem bei Diesel- und Ottokraftstoff geflirchteten WegflieRen des bren-
nenden Kraftstoffs. Ein Tanksystem mit einem nach oben wirkenden ,,blow-out-panel-
System*, wie man es von den Munitionsbunkern in Panzern kennt, wiirde Personen in
den Fahrzeugen im Falle eines Brandes oder einer Explosion sicher schiitzen.

Wasserstoff kann in der Brennstoffzelle (vergl. Kapitel 3.7.2.2) verwendet werden. Er
kann aber auch direkt im Ottomotor bzw. Hybridmotor eingesetzt werden. D.h. die
bisherigen Entwicklungen kénnen weiter geflihrt werden, allerdings wurden die Ver-
suche 2009 eingestellt. Wegen des niedrigen Siedebereichs sind bei Verwendung im
Ottomotor Klopfen, Riickziindungen und Gluhzindungen entgegenzuarbeiten. Der
gewichtsbezogene Heizwert ist gegentiber dem Benzin etwa um den Faktor 3 hoher,
wéhrend aber der volumenbezogene etwa um den Faktor 4 geringer ist. So ist der Ge-
mischheizwert niedriger als im Benzinbetrieb, so dass sich Leistungsverluste von ca.
30 % ergeben.
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Zu beachten ist bei der Verwendung von Metallleitungen das Problem der Wasser-
stoffversprodung.

Schadstoffemissionen sind nur Wasser und im Ottomotor auch geringe NOy-Anteile
aus der Verbrennungsluft.

Es kann im Kraftfahrzeug als Druckgas, Flussiggas oder Metallhydrid mitgefuhrt wer-
den.

Das Druckgas (Compressed H,) benétigt Druckbehélter bei 200 - 700 bar. Die hohen
Driicke fiihren zu dem Problem der schleichenden Diffusion, d.h. zu Kraftstoffverlus-
ten auch bei Fahrzeugstillstand, was fir den militarischen Einsatz wenig sinnvoll ist.
Fur das Flussiggas (Liquid Hy) werden isolierte Tanks (Kryogen-) benutzt, die die er-
forderliche Temperatur von -253° C gewahrleisten. Dem Problem der schleichenden
Verdampfung und damit Druckerhéhung im Tank wird mit einem sogenannten Boil-
Off-Management begegnet. Die Betankung ist wesentlich schneller als bei den beiden
anderen Speicherarten.

Ein Metallhydridspeicher mit Ti-Fe-Hydrid wurde in Versuchsfahrzeugen in den
1970er und 1980er Jahren verwendet. Inzwischen wird in der Fahrzeugtechnik der
Fllssiggastank u.a. wegen der grofieren erreichbaren Reichweiten (vergl. unten, Ener-
gieinhalte) und kurzen Betankungszeit bevorzugt. Die Betankung muss, wie bei allen
gasformigen Kraftstoffen in einem geschlossenen System erfolgen, im Gegensatz zu
der moglichen, offenen Betankung mit Diesel- und Ottokraftstoff. Die erzielbaren
Reichweiten sind dabei geringer als bei den herkdmmlichen Kraftstoffen. Die Totrdu-
me in den Triebwerkrdumen fir die Speicher zu nutzen, ist nicht so ohne weiteres
maoglich. Der Wasserstoff-Betrieb mit Metallhydrid-Speichern auf Basis von Fe, Ti,
Bo ist trotz der geringen Reichweite militarisch nicht ganz uninteressant, wenn das
Granulat in die Panzerung integriert wird. Beschussversuche (zweite Hélfte der 1970er
Jahre) haben gezeigt, dass lediglich um die Einschussstelle ein ortliches Feuer, das
rasch verloscht, entsteht. Der Beschussvorgang kommt dem Entladen des Hydridspei-
chers wahrend des Betriebes gleich. Fir die Wasserstoffriickgewinnung muss dem
Speicher Energie zugefihrt werden, was man im Fahrzeug z.B. durch Nutzung der
Abgasenergie und/oder der Klimaanlage realisieren kann. Umgekehrt muss bei der
Anlagerung des Wasserstoffes an das Metall (Tankvorgang) Energie entzogen werden,
z.B. durch Heizen der Tankstelle. Der Tankvorgang bendtigt eine nicht unerhebliche
Zeitspanne. Die Entnahme lduft fir den Fahrbetrieb befriedigend schnell ab.

Fur das gesamte Kraftstoffversorgungssystem (Tank/Speicher, Gemischbildungssys-
tem) rechnet man fir Wasserstoff als Druckgas mit ca. 1,8 kWh/kg bzw. ca. 0,6
kWh/m?3 (ohne das System: 33,3 kWh/kg bzw. 2,5 kWh/dm3), in fliissiger Form mit ca.
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5 kWh/kg bzw. ca. 1,8 kWh/dm? (ohne das System: 33,3 kWh/kg bzw. 2,36 kwWh/dm?)
und als Metallhydrid mit ca. 0,4 kWh/kg bzw. 1,2 kWh/m3 (ohne das System: ca. 0,85
kWh/kg bzw. 3 kWh/m3),

Die Gas- und Flissigwasserstofftanks erschweren auf Grund ihrer abgerundeten For-
men die Unterbringung im Fahrzeug.

An anderen Speichermdglichkeiten wird zur Zeit geforscht. So z.B. daran, Wasserstoff
bei 120 bar in Kohlenstoff-Nano-Fasern einzulagern und bei ca. 40 bar wieder zu ent-
nehmen oder Wasserstoff mit Hilfe von gemischten Metallhydriden auf Aluminiumba-
sis, sogenannten Alanaten, zu speichern. Eine weitere Moglichkeit ist hier ein Liquid
Organic Hydrogen Carrier (LOHC, flissiger Tréger), bei dem die Hydrierung unter
Warmeentzug und die Dehydrierung im Fahrzeug unter Warmezufuhr erfolgt (vergl.
oben Metallhydrid). Die Flissigkeiten werden unter Normaldruck transportiert und im
Fahrzeug mitgefuhrt. Sie kénnen mit dem konventionellen Tankstellennetz und
-vertrieb transportiert werden. Man erreicht gegeniber dem Liquid H, eine etwa 1,5
fache Reichweite.

Die Probleme der oben erwéhnten Primdrenergie und auch ggf. der Betankungsinfra-
struktur kénnten vielleicht mit der Gewinnung von Wasserstoff aus Ameisenséure oh-
ne den bei anderen Verfahren notwendigen Hochtemperaturreformer gelingen. Diese
Maoglichkeit wird im Augenblick untersucht. Die Ameisensaure ist einfacher zu trans-
portieren als Wasserstoff, und der Prozess kann im Fahrzeug stattfinden. Das wurde
auch die mit Einfihrung des Wasserstoffes ggf. komplett neue Tankinfrastruktur eriib-
rigen. Dies gilt auch fur die sogenannte Methanisierung des Wasserstoffes, bei der die
Erdgasinfrastruktur genutzt werden kann (vergl. auch Kapitel 3.6.1). Auch an Syste-
men, die Wasserstoff direkt an Bord des Fahrzeugs aus hydrierten Kraftstoffen gewin-
nen, und der Herstellung mittels einer kiinstlichen Photosynthese wird erforscht.

Die erforderlichen Umristungen vom Betrieb mit herkdmmlichen Kraftstoffen auf den
Betrieb mit Wasserstoff sind auch durch die Truppeninstandsetzung nicht mdglich.

3.7 Elektrischer Antrieb

Elektrische Antriebe wurden schon zu Beginn der Entwicklung des Autos eingesetzt.
Sie konnten sich aber wegen der bisher gewichtsintensiven Energiebereitstellung als
Alternative zum  Antrieb mit  Verbrennungsmotoren nicht durchsetzen.
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Der elektrische Antrieb rickt seit Ende der 1980er Jahre bei den Kraftfahrzeugen u.a.
wegen der Moglichkeit der Verminderung der Emissionen wieder in den VVordergrund.
Mit der Entwicklung der Halbleitertechnik wird der elektrische Antrieb, der in milité-
rischen Fahrzeugen immer mal wieder untersucht und vereinzelt gefahren wurde, fir
Kettenfahrzeuge erneut interessant.

Der elektrische Antrieb umfasst prinzipiell die Baugruppen wie in Abb. 3.23 aufge-
fhrt.

Abtrieb 4
"~ Motor
Energie- »| Strom- — _
versorgung richter Abb. 3.23:
1 Prinzipieller Aufbau des
y L1 Motor e!ektrischen Antriebs in
Steuerung/Regelung > einem Kettenfahrzeug
Abtrieb v

3.7.1 Elektromotoren

Die Anforderungen beztglich der Zugkraft, d.h. der Anndherung an die ,,ideale Zug-
krafthyperbel* (vergl. Abb. 3.3) erflllt der Elektromotor in hervorragendem Male
(vergl. Abb. 3.4), wenn seine Drehmomentcharakteristik Reihenschlussverhalten auf-
weist. Dazu muss er eine bestimmte Bauart und/oder Steuerung bzw. Regelung auf-
weisen. Es ist prinzipiell kein zuséatzlicher Kennungswandler erforderlich.

Da in dem Antrieb keine mechanischen Ubertragungsmittel zwischen Energieversor-
gung und Elektromotor erforderlich sind, ist man in der Raumaufteilung grundsatzlich
weniger eingeschrankt als beim konventionellen Antrieb mit Verbrennungsmotor und
erforderlichem Kennungswandler (Getriebe). Bei Kettenfahrzeugen bietet sich fir die
Kurvenfahrt an, das Fahrzeug mit je einem Elektromotor links und rechts auszuriisten
(sog. Zwei-Ecken-Antrieb). So ist, dann mit kleineren Motoren, auch ein sog. Vier-
Ecken-Antrieb vorstellbar. Letzteres ist auch unter dem Aspekt des im Gefechtsfahr-
zeug vorhandenen Bauraumes zu sehen, dabei kdnnen die Elektromotoren in ihrem
Durchmesser nicht beliebig verringert werden. Fir den Zwei-Ecken-Antrieb bedeutet
das, dass gegebenenfalls mit kleinerem Motor und nachgeschaltetem Zweiganggetrie-
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be gearbeitet werden muss, was auch den Betrieb im gunstigeren Wirkungsgradbereich
ermdglicht.

Der elektrische Antrieb bietet die Mdoglichkeit der Riickgewinnung der Bremsenergie
(Rekuperation) und damit eine Verbesserung des Gesamtwirkungsgrades. Im PKW-
Bereich rechnet man - je nach Einsatzprofil - mit Gewinnen von 20 bis 30 %. Fir Ge-
fechtsfahrzeuge spielt die Rekuperation, die auch abhéngig vom Raumbedarf hydrau-
lisch, pneumatisch oder in Gyrotechnik bewerkstelligt werden kann, allerdings eine
untergeordnete Rolle, da das Einsatzprofil wenig zu solchen Phasen flhrt (vergl. Kapi-
tel 3.5 mit Abb. 3.18). AulRerdem wird das kettengetriebene Fahrzeug schon durch sei-
nen hohen Rollwiderstand (vergl. Kapitel 2.2.4) gebremst.

Zur Rekuperation muss die elektrische Maschine im Generatorbetrieb laufen. Elektri-
sche Maschinen konnen prinzipiell als Motor oder/und als Generator betrieben wer-
den. D.h. als Motor wird aus elektrischer Energie mechanische erzeugt und im Genera-
torbetrieb umgekehrt.

Bei einem elektrischen Antrieb in Kraftfahrzeugen wird eine zusatzliche Bremsanlage
(Reibungsbremse) installiert.

Eine sogenannte Gegenstrombremse, bei der der Bremsvorgang durch Drehrichtungs-
umkehr des Motors erfolgt, fiihrt besonders bei langeren Bremsvorgangen zu einer
erheblichen thermischen und mechanischen Belastung des Motors, auf die er ausgelegt
werden musste. Es empfiehlt sich eine mechanische Bremsanlage zu installieren.

Die folgenden, beschriebenen Elektromotorarten haben sich bisher im Kraftfahrzeug-
bau etabliert. Weitere Entwicklungen sind in der Zukunft denkbar.

3.7.1.1 Reihenschlussmotor

Der Reihenschlussmotor (auch Hauptschlussmotor) gehort zu der Gruppe der Gleich-
strommotoren.

Sie sind einfach aufgebaute Maschinen mit unkomplizierter Steuerung und damit kos-
tengunstig. Der Gleichstrommotor kann bei Speisung durch einen Akkumulator (Batte-
rie) ohne Stromrichter betrieben werden.

Ein Hauptbauteil des Gleichstrommotors ist der Stator (Stdnder). Er besteht bei per-
manenter Erregung aus einem Dauermagneten und bei elektrischer Erregung aus ei-
nem Eisenkern mit Erregerspule, die in den Polschuhen endet. Das bewegliche Bau-
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element ist der Rotor (Anker, Ldufer), der sich im Magnetfeld des Stators dreht. Der
Rotor ist mit Wicklungen (Spulen) versehen, die mit dem Kommutator (Stromwender)
verbunden sind. Auf dem Kommutator schleifen die sogenannten Bursten (Kohlen),
die mit Gleichstrom gespeist werden. Durch die Drehbewegung des Kommutators
wird die Stromrichtung im Rotor dauernd gewechselt (einfache Steuerung). Es baut
sich ein Magnetfeld auf, so dass in Zusammenhang mit dem Magnetfeld des Stators
die Drehbewegung entsteht.

Durch die Verschaltung von Stator- und Rotorwicklung in Reihe erhélt man den Rei-
henschlussmotor (Abb. 3.24). Er weist die fiir den Kraftfahrzeugantrieb gewiinschte
Drehmomentkennlinie in Hyperbelform auf.
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Abb. 3.24:

0,83 Kennfeld (Drehmoment als
Funktion der Drehzahl, Linien
konstanten Wirkungsgrades)
P> cines Gleichstrommotors
Drehzahl

Die Drehzahl der Maschine ist wegen der Schleifkontakte begrenzt. Die Bursten er-
zeugen auf dem Kommutator das sogenannte Burstenfeuer, was zum Ausschluss der
Maschine bei geforderter Explosions-/Brandsicherheit fuhrt, und sind Verschlei3 un-
terworfen.

Man kann mit einem Wirkungsgrad von 82 bis 86 % rechnen, der sich dann im Teil-
lastbereich auf Werte bis ca. 60 % verringert.
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3.7.1.2 Asynchronmotor

Der Asynchronmotor ist eine Drehfeldmaschine (Drehstrommaschine). Im Stander ist
eine dreiphasige Wicklung angeordnet, die von Drehstrom mit der Frequenz f gespeist
wird. Der Laufer enthdlt die gleiche Anordnung der Wicklungen, in denen durch den
Drehstrom des Standers (Drehfeld des Standers) Strome induziert werden. Es entsteht
ein Drehmoment. Das funktioniert nur solange der L&ufer mit Schlupf der Drehfeld-
drehzahl folgt.

Es gibt zwei Laufervarianten. Bei der einen werden die Wicklungsenden an Schleif-
ringe gefiihrt und dann kurzgeschlossen. Dabei kann mit Widerstanden an den Wick-
lungsenden der Betriebspunkt variiert werden. Bei der anderen Bauweise, der robus-
ten, am h&ufigsten verwendeten sogenannten Kéafiglaufermaschine, werden statt Wick-
lungen Stdbe mit einander Uber Ringe an den Enden des Laufers kurzgeschlossen.

Der Drehstrom muss aus dem Gleichstrom des Energiespeichers mit Hilfe des elektro-
nischen Stromrichters (Halbleitertechnik, Wirkungsgrad etwa < 98 %) erzeugt werden.
Mit ihm l&sst sich durch Variation der Frequenz auch die Drehzahl stufenlos verstellen
und die Ké&figlaufermaschine anfahren. Der Stromrichter erhoht die Kosten der Ma-
schine, u.a. wegen des bei der Asynchronmaschine hohen Stromes bei kleinen Dreh-
zahlen. Elektronische Stromrichter zur Drehzahlverstellung sind erst seit etwa Beginn
der 1990er Jahre auf dem Markt.

Prinzipiell l&sst sich die Drehzahl der Asynchronmaschine auch in Stufen (ber die
Schaltung der Polpaarzahl p (der Wicklungen) veréndern,

n=—. 3/4
P

Asynchronmaschinen am Drehstromnetz bendtigen zur Absenkung des Anfahrstromes
die Stern-Dreieckschaltung des Sténders. Beim Schleifringlaufer ist dies mit Vorwi-
derstdnden maglich.

Die Asynchronmaschine, besonders als Kafiglaufer ist - wie gesagt - robuster als die
Gleichstrommaschine und auch kleiner, leichter und kurzzeitig bis zum zweifachen
des Nennmomentes Uberlastbar.

Die Asynchronmaschine erreicht Wirkungsgradbestwerte von 89 bis 93 % (Abb. 3.25).
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Drehmoment

Kennfeld (Drehmoment als Funkti-
on der Drehzahl, Linien konstanten
Wirkungsgrades) eines Asyn-

Drehzahl chronmotors

@3 0,85

0 N4 Abb. 3.25:
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3.7.1.3 Synchronmotor

Der Synchronmotor ist prinzipiell wie ein Asynchronmotor aufgebaut, wobei nur der
Rotor (das Polrad) mit Gleichstrom gespeist wird (Erregerwicklung). Es gibt auch
Ausfliihrungen mit Permanentmagneten statt der Erregung mit Gleichstrom. Diese sind
die zur Zeit wegen ihrer hohen Leistungsdichte (sie bauen kleiner und leichter als
Asynchronmotoren) und gutem Wirkungsgrad (siehe unten) am h&ufigsten verwende-
ten elektrischen Antriebe in Kraftfahrzeugen.

Das durch den Drehstrom im Stator erzeugte Magnetfeld und der Rotor laufen syn-
chron, ohne Schlupf.

Es gibt die Synchronmaschinen als AulRen- oder als Innenl&uferausfiihrungen. Bei der
AulRenldaufervariante besteht der Rotor aus diinnen Blechpaketen, was die Eignung als
Radnabenmotor fordert. Diese Variante kann auch mit einer Wasserkuihlung versehen
werden, das auch deshalb, weil wegen der moglichen Entmagnetisierung der Dauer-
magneten eine Betriebstemperatur von ca. 200° C mdglichst nicht tiberschritten wer-
den sollte. Diese Art bietet sich besonders bei hoher Leistung und unter Panzerschutz
an. Bei den mit Permanentmagnet ausgerusteten Motoren ist zu beachten, dass das
Abklemmen zu hohen Spannungen fihrt.

Der Synchronmotor kann alleine so ohne weiteres nicht anlaufen. So kann beim Hoch-
lauf die Maschine als Asynchronmaschine laufen, um dann in den Synchronbetrieb
uberzugehen. Dazu bendtigt sie aber einen zusatzlichen Anlaufkéfig. Eine andere
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Maoglichkeit ist das mechanische Hochfahren. Effektiver ist aber das Hochfahren mit
dem Stromrichter.

Mit thm l&sst sich wie bei der Asynchronmaschine (vergl. oben) die Drehzahl stufen-
los verandern.

Fur die permanent erregte Synchronmaschine wird ein Wirkungsgrad von 87 bis 94 %
genannt und fir die mit Gleichstrom fremderregte 87 bis 92 %. Im Teillastbereich lie-
gen die Werte &hnlich wie bei der Asynchronmaschine (Abb. 3.26).

In der Entwicklung befindet sich zur Zeit der sogenannte Memory-Motor (Fa. Sie-
mens), der die Vorteile der Asynchron- und Synchronmaschine mit einander verbindet.
Mit Hilfe von Stromimpulsen werden die Rotormagnete auf- und entmagnetisiert.

A

Drehmoment

0,9 Abb. 3.26:
Kennfeld (Drehmoment als Funktion
der Drehzahl, Linien konstanten Wir-
> kungsgrades) eines permanenterregten

Drehzahl Synchronmotors

3.7.1.4 Reluktanzmotor

Durch die mit Einflhrung der Leistungselektronik gewonnene Realisierbarkeit der ge-
zielten Steuerung des Stromes in den Spulen ergaben sich weitere Moglichkeiten, Ma-
schinenkonzepte in die Praxis umzusetzen, wie den aus der Synchronmaschine abge-
leiteten Reluktanzmotor.

Beim diesem besteht der Laufer (Rotor) aus weichmagnetischem Material und ausge-
bildeten Polen und einem mit Spulen bestlicktem Stator.

Fur den Fahrzeugantrieb eignet sich die Bauart der geschalteten Reluktanzmaschine,
bei der die Polzahl des Rotors geringer ist als die des Stators. Die Spulen des Stators
werden der Reihe nach mit Strom beaufschlagt, so dass der Rotor gedreht (ein Mini-
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mum an magnetischem Widerstand (Reluktanz)) und Drehmoment erzeugt wird. Die
Ansteuerung der Spulen erfolgt mit Hilfe der Leistungselektronik und einem Lagege-
ber fur die Rotorposition oder stattdessen mit Hilfe des Statorstromes oder der GroRe
des erzeugten Drehmomentes.

Der Drenmomentverlauf weist eine gewisse Welligkeit verbunden mit entsprechender
Geréauschentwicklung auf.

Der Motor zeichnet sich durch seinen einfachen, robusten und kostengiinstigen Aufbau
und einen guten Wirkungsgrad von ca. 90 bis 94 % aus. Er ist leichter und kleiner (ho-
he Leistungsdichte, Drehmomentendichte) als der Asynchronmotor.

3.7.1.5 Dauermagnetmotor (der Fa. Magnetmotor Starnberg)

Die Entwicklung des Dauermagnetmotors baut auf dem Prinzip des Reluktanzmotors
auf.

Bei diesem Dauermagnetmotor (MED-Technik = Multiple-Elektronik-Dauermagent-
Motoren bzw. -Generatoren) ist der Rotor auBen angeordnet (AuBenlaufermotor; kann
auch bei den anderen Synchronmotoren so ausgefiihrt werden) und der Stator innen
(vergl. oben Reluktanzmotor). Das erleichtert die Kihlung der auf dem Stator ange-
brachten Wicklungen.

Diese Spulen konnen mit Hilfe der einzelnen Frequenzumrichter der Multiplen-
Stromsteuerung (Stromrichter, Leistungselektronik) einzeln oder in Gruppen seriell
und parallel geschaltet werden. Dabei werden sie nacheinander mit Strom beauf-
schlagt, so dass der Rotor gedreht und Drehmoment erzeugt wird.

Die Dauermagneten sind auf dem Rotor in einem diinnen Ring angeordnet. Die Pol-
zahl ist geringer als die des Stators.

Die Leistungselektronik ist aus vielen kleinen Leistungsmodulen zusammengesetzt,
die einzeln und unabhéngig die Spulen des Stators regeln. Dadurch besteht der Motor
praktisch aus mehreren Teilmotoren. Die Leistungen dieser Motoren lassen sich multi-
pel zusammensetzen. Damit kann die Zugkrafthyperbel den jeweiligen Betriebssituati-
onen angepasst werden. Aullerdem erhthen diese vielen Systeme die Zuverlassigkeit
und die Verfligbarkeit.

Der Wirkungsgrad ist in allen Betriebsbereichen hoher als bei den konventionellen
Maschinen (Asynchron- und Synchronmaschinen, vergl. oben Reluktanzmotor). Es
werden bis zu etwa 94 % erreicht.

Die Maschine benétigt ungeféhr nur 1/3 des Bauraumes und Gewichtes einer Asyn-
chronmaschine (hohe Drehmoment- und Leistungsdichte).

Der Aufbau der Maschine ist einfach und robust.
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Abb. 3.27:

Dauermagnetmotor der Fa. Magnetmotor
(900 kW, Durchmesser etwas mehr als 1m,
ca. 1500 kg)

3.7.1.6 Transversalflussmotor

Der Transversalflussmotor ist ebenfalls ein schon bekanntes aus der Synchronmaschi-
ne abgeleitetes Konzept, dass sich mit der Leistungselektronik in die Praxis umsetzen
lasst. Diese Motorart befindet sich in der Entwicklung.

Bei der Transversalflussmaschine laufen die Flusslinien senkrecht zu der Richtung der
oben beschriebenen Maschinen. Auf dem Stator sind die Wicklungen und auf dem Ro-
tor ein Dauermagnetsystem angebracht. Die Stromregelung erfolgt mit der Leistungs-
elektronik.

Der Welligkeit des Drehmomentverlaufes und der damit verbundenen Gerduschent-
wicklung (ahnlich der Reluktanzmaschine) muss mit einer hohen Polzahl begegnet
werden.

Der Transversalflussmotor zeichnet sich durch das geringste Bauvolumen und niedri-
ges Gewicht (hohe Leistungsdichte, Drehmomentendichte) aus.

Die Herstellung ist aber teuer.

Wirkungsgrade von mehr als 97 % sind erreichbar.
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3.7.1.7 Zusammenfassung

Bei der Auswahl der Motoren als Fahrzeugantriebe haben sich die Drehfeldmaschinen
gegenliber dem Gleichstrommotor durchgesetzt, die wegen der fehlenden Birsten - bei
den Synchronmotoren ist die Ausfihrung mit Permanentmagneten vorzuziehen - si-
cherer, robuster und weniger wartungsintensiv sind. Sie sind auch leichter, kleiner und
haben die hoheren Wirkungsgrade.

Allerdings sind die Kosten auch wegen der erforderlichen Stromrichter und Steue-
rung/Regelung (Leistungselektronik) hoher. Das Leistungsgewicht der elektrischen
Maschinen wird auf3erdem durch die Drehzahl bestimmt. Mit steigender Drehzahl wird
das Leistungsgewicht besser.

Bei den Drehfeldmaschinen ist die Asynchronmaschine die robusteste und preiswer-
teste, allerdings hat sie auch das groRte Gewicht und den groften Raumbedarf. Dabei
ist aber der Platz fiir die Leistungselektronik (Steuerung/Regelung) zusatzlich zu be-
ricksichtigen. Hierzu ist festzustellen, dass dieser weitere Raumbedarf besonders bei
den Maschinen mit der Notwendigkeit der Stromregelung zunimmt. Das ist auch in der
erforderlichen Kiihlung begriindet. Man kann tberschlégig flr die Leistungselektronik
etwa den gleichen Raumbedarf und auch mehr wie fur den Elektromotor veranschla-
gen. Zur Zeit ist es das Ziel, den Raumbedarf durch neue temperaturtolerantere Mate-
rialien und Verbesserungen der Struktur und Kuhlung mindestens zu halbieren.
Die GroRe der Motoren lasst sich auch durch die Verwendung von zuséatzlichen Dreh-
momentwandlern verringern. Dabei muss ein Optimum fiir das Zusammenspiel der
Faktoren Motor-, Getriebegrélie und deren Bauvolumen, Wirkungsgrad und Zugkraft-
angebot erreicht werden.

Die Motoren und ihre Regelung sind in kettengetriebenen Gefechtsfahrzeugen gegen-
uber der Verwendung in zivilgenutzten Radfahrzeugen erschwerten Bedingungen aus-
gesetzt. Es sind hier besonders die Schwingungsbelastungen und der kihlungstech-
nisch schwierige Einsatz unter Panzerschutz (Motorraumtemperaturen bis ca. 120° C
bei konventionellem Antrieb) zu berlcksichtigen. Weiterhin sind die hohen geforder-
ten Leistungen mit den entsprechend hohen Stromstarken (mehrere kA) und Spannun-
gen (> 1000 V) zu beachten.

Es mussen zusétzlich Sicherheitsmanahmen (z.B. Bedienung, Instandsetzung) und
Malinahmen fir die elektromagnetische Vertraglichkeit (EMV) ergriffen werden. Be-
dingt durch die hohen Strome sind entsprechend dicke und weniger elastische Kabel-
strdnge und eine Wasserkiihlung (Anlage unter Panzerschutz) mit entsprechenden
Schlauchleitungen erforderlich und missen im Fahrzeug untergebracht werden (vergl.
Kapitel 3.7.1.5 und Abb. 3.27). Damit ist die oben beschriebene Flexibilitat der Mo-
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toranordnungen (vergl. Kapitel 3.7.1) stark eingeschrénkt. Die Kihlung l&sst sich mit
einem innenliegenden Stator bei den oben beschriebenen Synchron-, Reluktanz-, Dau-
ermagnet- und Transversalflussmaschinen am einfachsten realisieren. Gekihlt werden
die elektrischen Maschinen mit Ol.

Bei Kettenfahrzeugen mussen die Motoren die hohen Leistungen der Kurvenfahrt auf-
bringen kdonnen (vergl. Kapitel 2.3.4), und es sollte das regenerative Lenken moglich
sein (vergl. Kapitel 2.3.4). D.h. die Blindleistung sollte von der kurveninneren Kette
zur Untersttzung zur kurvendufleren Kette flieBen kdnnen. An der kurvendulleren
Kette kann - abhéngig von der Fahrsituation - eine mehr als doppelt so hohe Leistung
wie die eingesetzte Motorleistung erforderlich werden. Hier ist die Moglichkeit, elekt-
rische Motoren kurzzeitig mit Uberlast fahren zu konnen, gegeniiber den konventio-
nellen Antrieben von Vorteil. Dieser Leistungsfluss muss tber die elektronischen Bau-
elemente der Steuerung/Regelung und Stromrichter erfolgen. Die dabei flielenden
hohen Leistungen belasten die Halbleiter thermisch, so dass ein entsprechendes Kiihl-
system installiert werden muss. Bisher konnte dieses Problem fiir schwere Kettenfahr-
zeuge wie Schutzen- oder Kampfpanzer vor allem beziiglich Raumbedarf und Stand-
festigkeit noch nicht befriedigend geltst werden. Fir die Leistungselektronik ist bei
den Einsatzbedingungen unter Panzerschutz ein zusétzliches Kihlsystem erforderlich,
das nicht direkt mit der Motorkihlung zusammengefihrt werden kann, da die bei den
modernen Motoren angewendete HeiBkiihlung (Kiihltemperatur < 130° C) zu hohe
Temperaturen flr die Halbleiter zur Folge hat. Es ist ein zweiter Kihlkreislauf mit ca.
80 bis 85° C erforderlich.

Es wird an Werkstoffen z.B. auf Silizium-Karbid-Basis geforscht, die kleinere Rech-
ner zulassen und temperaturbestandiger (> 80° C) sind, so dass ein Einsatz elektrischer
Antriebe in gepanzerten Kettenfahrzeugen in Zukunft moglich erscheint.

Zur Standfestigkeit und Betriebssicherheit lassen sich im Augenblick fir Gefechts-
fahrzeuge noch keine verbindlichen Aussagen treffen. Bezuglich der Leistungselektro-
nik kann man sich auf die Erfahrungen mit den in der Truppe eingefihrten elektroni-
schen Systemen und denen der zivilen Fahrzeuge nur bedingt abstutzen. Hier sind
Schaltungen, wie sie beim Dauermagnetmotor vorhanden sind, sicher von Vorteil.

Zusammenfassende Bewertung:
Der Elektromotor hat gegentiber dem Verbrennungsmotor mit Kennungswandler den
Vorteil der weit geringeren Anzahl beweglicher Teile.
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Ein elektrischer Antrieb bietet grundsétzlich den Vorteil einer geringeren Gerdusch-
entwicklung. Auch wird sich eine Verringerung der thermischen Signatur des Fahr-
zeugs ergeben.

Die Kosten flr den elektrischen Antrieb mit seiner Leistungselektronik, den zum Teil
erforderlichen seltenen und teuren Werkstoffen und der zugehodrigen Energieversor-
gung Ubersteigen zur Zeit die des konventionellen Antriebs mit Verbrennungsmotoren
bei weitem. Das betrifft vor allem die Energiespeicher, die erst eine relativ kurze Ent-
wicklungszeit hinter sich haben und zum Teil noch nicht in Serie gefertigt werden
(vergl. Kapitel 3.7.2). Mit dem angesprochenen Ziel der Verringerung des Bauvolu-
mens wird der Elektroantrieb - unabhangig von der Verknappung der Kraftstoffres-
sourcen fur die herkbmmlichen Antriebe - im Kettenfahrzeug grundsatzlich von Inte-
resse werden.

3.7.2 Energiespeicher

Die Energieversorgung der Elektromotoren (vergl. Abb. 3.23) kann mit den Energie-
speichern Akkumulator (kurz: Akku), Kondensator und einer Brennstoffzelle sicherge-
stellt werden.

Akkumulatoren speichern die Energie elektrochemisch und sind im Gegensatz zu den
Batterien wieder aufladbar. In der Praxis wird der Akku allerdings in der Regel als
(Fahrzeug-)Batterie bezeichnet.

Kondensatoren (Doppelschicht-Kondensatoren, sog. Supercabs/Ultracabs) speichern
die Energie elektrostatisch. Sie haben eine viel geringere Energiedichte (Wh/kg) als
die Akkumulatoren, kdnnen die Energie aber schneller zur Verfligung stellen bzw. ab-
geben (geringe Leistungsdichte W/kg), was bei Beschleunigungsvorgéngen und einer
Rekuperation erforderlich sein kann.

Einer schnellen Energieentnahme bzw. -aufnahme sind durch den inneren Widerstand
und der damit verbundenen Wéarmeentwicklung bei den Akkumulatoren Grenzen ge-
setzt. Eine Kihlung ist hier hilfreich. Gegebenenfalls kann das Akkumulatorsystem
durch Kondensatoren erganzt werden, die ihrerseits wegen der geringen Energiedichte
aber nicht als alleiniger Speicher geeignet sind (vergl. Kapitel 3.7.2.1 Tabelle 3.5).

Die Brennstoffzellen arbeiten auch elektrochemisch, aber im Gegensatz zum Akkumu-
lator mit kontinuierlicher Energiezufuhr,

Darlber hinaus sind Schwungmassenspeicher, auch elektromagnetisch unterstutzte
(z.B. Magnetdynamischer Speicher der Fa. Magnetmotor Starnberg) denkbar. Sie er-
zielen gute Leistungsdichten wie die oben angefiihrten Kondensatoren. Sie sind aber
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im Fahrzeug gegen Storungen durch die Fahrzeugbewegungen entkoppelt zu installie-
ren, was ihr Gewicht und Bauvolumen fiir den Einsatz in gepanzerten Gefechtsfahr-
zeugen unakzeptabel in die HOhe treibt.

3.7.2.1 Akkumulatoren

FUr den Einsatz als Energiespeicher fiir Elektrofahrzeuge kommen die sogenannten
Traktionsakkus zum Einsatz. Sie mussen ihre Energie Uber ldngere Dauer abgeben
konnen und eine moglichst groRe Zahl von Lade-/Entladezyklen vertragen.

Weitere Anforderungen sind u.a.:

- eine moglichst weitgehende Wartungsfreiheit,

- einwandfreie Funktion in einem Temperaturbereich von — 30° bis + 70° C (im
militarischen Bereich konnen durchaus weitergehende Forderungen bestehen,
so bis — 40°C),

- geringe Selbstentladung,

- maoglichst unempfindlich gegen Tiefentladung,

- Ruttel- und StoRfestigkeit (auch bei Ansprengungen am Fahrzeug),

- Schaden durch Fehlbehandlung und durch Defekte eines angeschlossenen Ver-
brauchers dirfen nicht vergroRert werden,

- moglichst hohe Temperaturtoleranz der verwendeten Materialien.

Beziiglich der Reichweite haben die auf dem Markt und die sich in der Entwicklung

befindenden Akkumulatoren gegentiber den Energiespeichern der herkémmlichen An-

triebe ganz erhebliche Defizite. Bei den Verbrennungsmotoren mit Otto- und Diesel-
kraftstoff in Tanks stehen Energieinhalte von ca. 10000 bis 12000 Wh/kg zur Verfi-
gung und Ubersteigen damit die der Akkumulatoren des derzeitigen Entwicklungsstan-
des im gunstigen Fall um einen Faktor von > 50 (vergl. Beispiele fiir den Einsatz in

Kraftfahrzeugen in Tabelle 3.5, wobei die hoheren Daten fiir die Energiedichte und

Leistungsdichte noch nicht ganz erreicht werden). Ziel ist, ein Akkusystem mit einer

Energiedichte von > 1000 Wh/kg zu entwickeln.

Alle Akkumulatoren haben einen Temperaturbereich, in dem sie am wirtschaftlichsten

arbeiten. Bei einigen (z.B. Li-lonen Akkus) muss der Temperaturbereich aus Sicher-

heitsgriinden eingehalten werden, was eine zuséatzliche Klimatisierung erforderlich
macht, die den Wirkungsgrad belastet. Ein unkontrolliertes Entladen kann zur Explo-
sion und ein Uberladen zum Brand fiihren. In Forschung und Entwicklung wird mit

Hochdruck nach temperaturtoleranteren Werkstoffen gesucht, die auch zu leichteren

und kleineren Speichereinheiten fiihren.
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Akku-Typ Energie- Leistungs- | Wirkungs- Lebens- Lebens-
dichte dichte grad dauer dauer
Wh/kg Wi/kg % Zyklen Jahre
Blei 30-50 200 - 300 80 - 85 300 - 400 2-4
Nickel/ 46 - 90 500 - 1300 > 70 > 2000 8-10
Metallhydrid
Natrium/ 90 - 100 160 85-90 1000 5-10
Nickelchlorid
Lithium/ Metall 60 — 250 >80
Fortu® (1000)
Lithium/lonen 120 - 240 600 - 3000 95 > 1000 8
Lithium/Polymer 110 - 180 ~ 300 (- <600
2800)
Lithium/Titanat 70 - 90 4000 90 - 95 > 15000
Zink/Luft 180 - 220 ~ 100
Kondensatoren 5 1000- 5000 95 > 500000 10

Tabelle 3.5: Akkumulatoren im Vergleich (Beispiele, Kondensatoren zum Vergleich; Klammerwerte:
theoretisch erreichbar)

Der Lithium/lonen-Akku darf aus Sicherheitsgriinden eine Temperatur von 40° C nicht
uberschreiten. Der Wirkungsgrad nimmt mit der Temperatur stark ab. Er ist das zur
Zeit fir den Einsatz als Traktionsakkumulator am meisten favorisierte System.

Der Lithium/Polymer-Akku arbeitet mit Betriebstemperaturen bis 100° C.

Der Lithium/Titanat-Akku arbeitet mit Betriebstemperaturen von 75° C und soll bis
250°C sicher sein.

Beim Lithium/Metall Fortu®-Akku ist ein thermisches ,Durchgehen* wie beim Lith-
ium / lonen-Akku nicht maglich. Ein Betrieb bis — 29° C ist unter Laborbedingungen
erreicht worden.

Es wird auch an Lithium-Metall-Poylmer-Akkus geforscht, die aber als wenig langle-
big und unsicher gelten. Allerdings gibt es hier Entwicklungen, die diese Probleme
angehen.

Fur den Fahrzeugeinsatz werden auch Lithium-Eisen-Phosphat-Akkus (LiFePO,) in
Betracht gezogen, die erheblich sicherer sind als die Lithium-lonen Akkus. Sie lassen
sich auch schneller laden (z.B. werden fur einen PKW 20 Minuten angeben). Aller-
dings ist ihr Energieinhalt geringer (bis zu 110 Wh/kg) bei etwa gleicher Leistungs-
dichte und Lebensdauer.
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Es gibt Uber die hier aufgefuhrten Akkumulatoren hinaus in der Entwicklung noch
weitere auf Lithium-Basis mit &hnlichen Energiedichten.

Der in der Forschung befindliche - leichtere - Lithium-Luft Akku soll die Zielvorstel-
lung einer Energiedichte von 1000 Wh/kg noch weit Gbertreffen (ca. 11000 Wh/kg),
wobei das Problem der geringen Lebensdauer (Zahl der Ladezyklen, Temperaturbe-
stdndigkeit) noch gel6dst werden muss. Es gibt auch eine Entwicklung, das seltene Li-
thium durch Silizium zu ersetzen, bei etwa gleicher Energiedichte.

Die Lithium-Akkumulatoren weisen zur Zeit die hochsten Energiedichten auf, die aber
zukunftig noch hoher sein missen, damit die elektrischen Antriebe mit den herkbmm-
lichen konkurrieren kdnnen. Dazu muss der innere Widerstand gesenkt und nach neu-
en temperaturtoleranten Werkstoffen gesucht werden.

Der Natrium/Nickelchlorid-Akku (,,Zebra-Batterie) muss im Hochtemperaturbereich
von 270 bis 350° C betrieben werden.

Das Zink/Luft-System ist nicht aufladbar, also eine Batterie. Ihre Energie stellt sie
durch Oxidation von Zn durch gesteuertes/geregeltes Anblasen mit Luft zur Verfu-
gung. Sie wird nicht wieder aufgeladen, sondern recycelt. Die Lebensdauer wird zur
Zeit als zu gering eingestuft. Das System bendtigt eine andere Infrastruktur als die Ak-
kus. Die Entwicklung auch anderer Metall-Luft-Systeme ist noch nicht soweit fortge-
schritten.

Man bendtigt fur die Akkumulatoren ein Lade-/Entlademanagement (in der Leistungs-
elektronik integriert) in Abhéngigkeit von z.B. dem Entladestrom, der Entladeschluss-
spannug, dem Ladeverfahren, der Leerlaufspannug, dem Lebensalter des Akkus, der
Akkutemperatur, der Anzahl der Akkus usw.. Das ist allerdings mit entsprechendem
Raum-, Gewichtszuwachs und Energieverbrauch verbunden. Fir den Li/lonen-
Akkumulator kann man mit einer Gewichtssteigerung um ca. das 1,5-Fache, entspre-
chend mit einer Volumensteigerung um ca. das 1,8-Fache fur das Management- und
Kihlungssystem rechnen. Zu I6sen sind die Probleme der Ladezeiten und bei einigen
Systemen auch die der Lebensdauer.

Die Kosten fir die Akkus schwanken zur Zeit von 100,- (Blei-Akku) bis etwa 400,-
EUR/kWh. Mit fortschreitender Entwicklung und auch entsprechender Serienfertigung
verringern sie sich laufend. In der Gegenrechnung ergeben sich ggf. fir die konventio-
nellen Antriebe steigende Kosten fur knapper werdende bzw. alternative Kraftstoffe.
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Fur den Einsatz des ,rein elektrischen* Antriebes in einem gepanzerten Gefechtsfahr-
zeug sind die Reichweite bei erforderlichem Energiespeichergewicht und -volumen
von Bedeutung. Dazu betrachtet man den Gesamtwirkungsgrad vom Aufladen der Ak-
kus bzw. Tank bis zum Triebrad fur den Elektro- und den konventionellen Antrieb.
Fur den Elektroantrieb ergeben sich folgende Daten im optimalen Betriebsbe-
reich/Teillast:
Akku-Wirkungsgrad Laden ca. > 80 % (> 60%)
Akku-Wirkungsgrad Entladen ca. > 80 % (> 60%)
Die Wirkungsgrade sind von der Alterung, der Temperatur und der Lade- bzw.
Entladegeschwindigkeit abhangig.

Motor-/Generatorwirkungsgrad 70 -90 %
Leistungselektronik 95-98 %
Abtriebswirkungsgrad (Getriebe zu den Triebradern) 85-90 %
Fur den konventionellen Dieselantrieb ergeben sich im Vergleich:

Motorwirkungsgrad 25-40%

Wirkungsgrad des Antriebsstranges
(abhéngig von Last, Drehzahl, verwendeter Schaltstufe) 70-80 %

(im Bestpunkt > 90 %)
Fur einen Vergleich der mdglichen Reichweiten soll eine Abschatzung mit einem fik-
tiven Fahrzeug durchgefiihrt werden (Tabelle 3.6).

konventioneller Antrieb elektrischer Antrieb
Antriebsgewicht 3500 kg 2400 kg
Tank/Speicher 650 kg 1750 kg
Energiedichte 11000 Wh/kg 1000 Wh/kg
Kraftstoff/elektr. Speicher
Energiedichte am Abtrieb 1925 - 3520 Wh/kg 360 - 508 Wh/kg
Verflgbare Energie am 1203 - 2288 kW/kg 450 - 889 kW/kg
Abtrieb
Reichweite etwa 250 % jeweils 100 %

Tabelle 3.6: Geschatzter Reichweitenvergleich konventioneller (Dieselmotor) — elektrischer Antrieb

Dazu werden die Daten fiir Antriebs- und Speichergewicht angenommen und die oben
angefihrten Wirkungsgrade (fur die Akkus 80 %) zu Grunde gelegt. Fir den Vergleich
wird eine Akkumulatoreinheit mit einer Energiedichte entsprechend des Zieles von
1000 Wh/kg herangezogen. Die Gewichtsbilanz fur den Antrieb und Tank bzw. Spei-
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cher soll fiir den konventionellen und elektrischen Antrieb gleich sein.

Das bedeutet, dass die Reichweite des konventionellen Antriebs um einen Faktor von
ca. 2,5 hoher ist. Mit dem angestrebten Ziel, Akkus mit 1000 Wh/kg zu entwickeln,
wirde man etwa an die Reichweiten in dem Bereich der friher mit Ottomotoren und
heute mit Gasturbinen betriebenen Kampfpanzer herankommen.

Dieser Vergleich ist aber ohne die Bericksichtigung des Wirkungsgrades der fir die
z.B. Lithium/lonen-Akkus erforderlichen Klimatisierung der Akkumulatoren durchge-
fahrt. Dadurch verschlechtern sich die Wirkungsgrade des elektrischen Antriebes. Bei
einem Verlust von z.B.10 % filr die Kiihlung erhoht sich der Reichweitenfaktor auf ca.
2,8. Dem léasst sich allerdings mit der laufenden Verbesserung der Wirkungsgrade der
Akkus und Klimatisierung gegensteuern.

Zu beachten ist fernerhin, dass die Akkus nicht vollig entladen werden durfen (Tie-
fentladungen), da sich sonst ihre Lebensdauer zusatzlich verkirzt. Die Angaben fir die
Entnahme schwanken zwischen 50 und > 90 %. Entladt man die Akkus auf 80 % ihrer
Kapazitdt, verringern sich  die  Reichweiten  nochmals um ca.l/3.
AuRerdem ist zu berucksichtigen, dass die die Ladezeiten fir Akkus, die heute z.T. nur
noch etwa 0,5 Stunden betragen konnen, hoéher sind als die Betankungszeiten bei den
konventionellen Antrieben.

Das bedeutet, dass ein Akku-Wechselsystem erforderlich ist, d.h. der entladene Akku-
Satz wird dem Fahrzeug entnommen, und ein geladener Satz wird eingeschoben. Bei
einem solchen System missen allerdings die Schnittstellen wie z.B. zum Kihlsystem
integriert werden.

Die Angaben bis zum Erreichen der Serienreife der Akkumulatoren mit ausreichender
Kapazitat schwanken zur Zeit mit bis zu finfzehn Jahren. Die Entwicklung der elektri-
schen Speicher befindet sich eigentlich fast noch im Anfangsstadium. Dabei ist aber
noch nicht die Frage geklart, inwieweit die seltenen Werkstoffe, die generell in der
Elektronik bendtigt werden, wie Lithium, weltweit in ausreichendem Mal3e zur Verfu-
gung stehen. Es wird nach Ersatzwerkstoffen gesucht, auch im Bereich organischer
Stoffe.

Bisher ist noch nicht abschliel}end betrachtet und ermittelt worden, wie die Akkumula-
toren entsorgt bzw. recycelt werden kénnen.

3.7.2.2 Brennstoffzelle

Sie befindet sich allerdings immer noch in der Entwicklung. Die Prognosen fur eine
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umfassende Serienfertigung schwanken sehr. Man rechnet in dem Zeitraum bis 2025,
obgleich Honda 2007 das erste Serienfahrzeug produzierte.

Wie oben erwéhnt ist die Brennstoffzelle eine Alternative zu den Akkumulatoren. Sie
kann dementsprechend auch statt einer Batterie bei herkdbmmlichen Kraftfahrzeugan-
trieben genutzt werden. Mit den oben (Kapitel 3.6.3) aufgezeigten Speichermdglich-
keiten sind groRere Reichweiten als bei Fahrzeugen mit Akkumulatoren moglich.

Die Brennstoffzelle ist ein elektrochemischer Wandler, in dem die chemisch gebunde-
ne Energie mit hohem Wirkungsgrad direkt in elektrische Energie umgesetzt wird.
Dabei wird in ihr ein Brenngas (Erdgas, aus Benzin, Methanol, meistens aber Wasser-
stoff direkt) unter Zuhilfenahme eines Elektrolyten oxidiert (kalte Verbrennung). Es
entstehen negative Sauerstoffionen, die durch den Elektrolyten zur Anode, wéhrend
die Elektronen durch den Verbraucher, im Fall des Elektroantriebs durch den Elektro-
motor, zurtick zur Kathode wandern. Es entstehen keine Schadstoffe, lediglich Wasser
wird abgeschieden.

Die Brennstoffzellen unterscheiden sich nach der Art der Elektrolyten und der Ener-
gietrager (Brenngase). Einige sind in Tabelle 3.7 aufgefiihrt.

Bezeichnung Elektrolyt Brenngas elektrischer Arbeits-
Wirkungsgrad | temperatur
in °C
PEM Polymermembran Wasserstoff 50-70% 60 - 80 -
(Proton Exchange 100
Membrane)
DM Polymermembran Methanol 40 60 - 130
(Direct Methanol)
SO Zr(Y)O, Wasserstoff, 50 - 65 800 - 1000
(Solid Oxid) Methan,
Kohlegas
PA H3PO4 Woasserstoff 40 - 60 120 - 160 -
(Phosphor-Acid) 200
A Kalilauge (KOH) Wasserstoff 60 - 70 60 —ca. 90
(Alkaline)
MC Alkalikarbonat- Wasserstoff, 45 - 60 650
(Molton Carbo- schmelzen Methan,
nat) Kohlegas

Tabelle 3.7: Ubersicht Brennstoffzellenarten
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Die fir den  Fahrzeugantrieb  entwickelte  Brennstoffzelle ist  die
PEM-Brennstoffzelle  (Proton-Exchange-Membran-),  eine  Niedertemperatur-
Brennstoffzelle mit einer Elektrolytmembran, einer protonenleitenden Polymerfolie.
Sie zeichnet sich, bedingt durch ihren Aufbau mit diinnen Elektrolytspalten, durch re-
lativ geringe Ohm’sche Verluste aus. Die Verluste einer Brennstoffzelle werden im
Wesentlichen durch die Ohm’schen -, Diffusionsverluste und Uberspannungen an den
Elektroden verursacht.

Die Elektroden enthalten auch den Katalysator in Form von Platinanteilen (Abb. 3.28).
Das hat den Vorteil, dass ein saurer Elektrolyt verwendet werden kann, der nicht so
empfindlich gegen CO, aus der Luft ist. Allerdings treibt Platin die Kosten fir die
Brennstoffzelle mit in die Hohe. Es wird nach Alternativwerkstoffen geforscht. So
wird der Einsatz von Kobalt als Ersatz fir Platin untersucht.

Die Niedertemperaturbrennstoffzellen missen mit weitgehend reinem Wasserstoff be-
trieben werden. Brenngase mit grolReren Molekulen, wie aus Methanol oder Benzin,
sind zwar moglich, fihren aber wegen der langsameren Reaktion zu schlechteren Wir-

kungsgraden.
M
PE-Membran
Anode
/ «—
Kathode O
— 2

2 H,

Abb. 3.28:
Prinzip der PEM-Brennstoffzelle

Reaktion 1/20, +2H; +2e” = H,0

Deshalb wird diesen mit Hilfe eines Reformers (mit Wasser unter Temperatur und
Druck) an Bord des Fahrzeugs der Wasserstoff entzogen. Das dabei entstehende CO
muss wegen der Gefahr der Vergiftung des Platinkatalysators entfernt werden. Weiter-
hin benotigt die PEM-Brennstoffzelle neben der Steuerungs-/Regeleinheit ein Luftauf-
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bereitungs-, ein Kihl- und ein Befeuchtungssystem fur die Gase. Fiur die Reaktion
wird auf der Anodenseite Wasser bendétigt. Diese Systeme und der ggf. an Bord be-
findliche Reformer bendtigen zusatzlich Leistung, die von der Brennstoffzelle aufge-
bracht werden muss. Der Wirkungsgrad reduziert sich dann auf Werte von ca. 35 bis

55 % (die Angaben in Tabelle 3.7 ohne Reformer).

Um das Gewicht und das Bauvolumen in der Entwicklung weiter zu reduzieren, hat
man das Ziel, die Befeuchtung allein durch das abgeschiedene Wasser zu gewahrleis-

ten, was den Wassertank (siehe Abb. 3.29 und 3.30) entbehrlich macht.

Die GroRe und das Gewicht fiir eine PEM-Brennstoffzelle (ohne Reformer bzw. Was-
serstofftank) werden mit ca. 1/3 der Werte des Lithium/lonen-Akkus angegeben, wo-

bei die Entwicklung noch nicht abgeschlossen ist.

Luftfilter

Kompressor

Befeuchtung
>

Wasser + Luft

Brennstoffzelle

/

—

Regelelektronik

Akku

Abb. 3.29: Prinzip des PEM-Brennstoffzellen-Antriebes mit Wasserstoff

E-Motor

Wasserstofftank/
-speicher

Druckregler

Kuhlung
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Tank
z.B. Methanol
Verdampfer
Luft
—> Reformer
Wasser Gasreiniger
aus Tank/
Brennstoffzelle

zur Brennstoffzelle

Abb. 3.30: Prinzip eines Reformersystems statt Wasserstofftank (vergl. Abb. 3.29)

Die Hochtemperatur-Brennstoffzelle mit Phosphorsdure satt Wasser im Elektrolyten
(PA-Brennstoffzelle) wird seit ca. 2007 verstarkt fur den Einsatz im Kraftfahrzeug
entwickelt. Sie baut kleiner als die PEM-Brennstoffzelle, da die Kiihlung und das Be-
feuchtungssystems nicht erforderlich sind. Das Problem des Auswaschens der Saure
durch das ausscheidende Wasser wird durch eine auf die Elektroden aufgetragene Pas-
te gelost.

Ein instationdrer Betrieb der Brennstoffzelle sollte vermieden werden, er senkt ihre
Lebensdauer. Hier kann die Dynamik — &hnlich wie bei den Akkumulatoren — fur den
Fahrzeugbetrieb nicht ausreichen. Es kénnen dann zusétzliche Puffer wie z.B. die oben
erwahnten Kondensatoren helfen.

Fur die Kosten werden Faktoren von 5 — 10 gegentiber den konventionellen Antrieben
genannt.

Die Serieneinfiihrung hangt neben dem Fortschritt in der Entwicklung der Brennstoff-
zelle auch in hohem Malie von der Verfugbarkeit ausreichender Wasserstoffmengen
(vergl. Kapitel 3.6.3) ab. Ist dies der Fall, vor allem bei einer Wasserstoffgewinnung
mit regenerativen Energien, hat die Brennstoffzelle die Konkurrenz der Akkumulato-
ren wenig zu flrchten. Dabei spielt auch eine Rolle, dass die Betankungszeiten denen
der konventionellen Antriebe entsprechen. Das gilt fur Wasserstoffgas- und Fllssig-
wasserstofftanks. Beide sind aber v.a. sehr raumintensiv, ahnlich wie die Akkumulato-
ren.
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An dieser Stelle sei noch auf den Redox-Flow Akkumulator hingewiesen, den man als
Mittelding aus einer Brennstoffzelle und einem Akkumulator bezeichnen kann.

Die Energie wird hier mittels zweier flussiger, salzhaltiger Elektrolyten in Tanks ge-
speichert (Abb. 3.31). Die Elektrolyten werden von dort in die Zelle gepumpt und rea-
gieren an der katalytisch beschichteten Membran analog wie in einer oben beschriebe-
nen Brennstoffzelle. Es erfolgt der lonenaustausch (Redox: Reduktion = lonenauf-
nahme und Oxidation = lonenabgabe). Die Membran trennt die beiden Teile der Reak-
tionszelle. Nach dem Verbrauch der Elektrolyten werden diese abgepumpt und durch
Zuflhren frischer ersetzt. Das bedeutet, dass der Ladevorgang erheblich schneller ab-
lauft als bei den anderen Akkumulatorarten.

Die beim heutigen Entwicklungsstand erreichbare Energiedichte entspricht etwa der
der NiMH-Akkumulatoren. Das bedeutet, dass das Redox-Flow-System beziglich der
maoglichen Reichweiten fur militarische Kettenfahrzeuge noch nicht interessant ist.

Die Sicherheit dieses Systems ist groR3. Bei einem Kurzschluss werden nur Temperatu-
ren von ca. 80°C erreicht.

Der Wirkungsgrad des Akkus wird mit > 80% angegeben, wobei allerdings das
Pumpsystem diesen auf ca. 75% absenkt. Auch damit liegt er aber noch tGber dem der
Brennstoffzelle.

Die Lebensdauer kann als erheblich gréRer als der der anderen Akkumulatorarten an-
genommen werden.

Y Y

4® 67

Abb. 3.31: Prinzip des Redox-Flow-Akkumulators (1, 2: Elektroden, 3: Membran, 4,
5: Elektrolyt-Tank, 6: Last)
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3.8 Hybridantriebe

Fur den Hybridantrieb gibt es unterschiedliche Definitionen. Die umfassendste spricht
von einer Kombination von mindestens zwei Antrieben fur ein Kraftfahrzeug.
Hybridantriebe kdnnen demnach aus einer Verbrennungskraftmaschine mit elektri-
schem Antrieb bestehen, aber auch die Kombination zweier Arten von Verbrennungs-
kraftmaschinen sein.

Hybridtriebwerke bieten zumindest teilweise die Mdglichkeit, die Vorzige der inte-
grierten Antriebsmaschine bedarfsgerecht einzusetzen. Dies kann z.B. verbrauchsbe-
zogen und/oder den taktischen Anforderungen entsprechend erfolgen. Fiir die letztere
Forderung Ubernimmt ein Antrieb die Grundlast und der zweite Antrieb, ggf. auch in
Verbindung mit dem ersten, die Spitzenlast, die entsprechend Abb. 3.18 nur in etwa
10 % des Einsatzes bendtigt wird.

3.8.1 Kombination Verbrennungsmotor - Gasturbine

Dieses Kombinationstriebwerk ist ein Hybridantrieb als Kombination zweier Verbren-
nungskraftmaschinen, ndmlich Verbrennungsmotor, i.d.R. ein wirtschaftlicher Diesel-
motor, mit einer Gasturbine.

Verwirklicht wurde bisher dieser Antrieb nur im schwedischen StrV 103 B (1966 ein-
gefihrt, 1994 durch KPz Leopard 2 ersetzt), allerdings ohne durchgreifenden Erfolg.
Dieser Antriebsanlage liegt die Uberlegung zu Grunde, dass 80 % bis 90 % der Ein-
satzzeit nur im Teillastbereich gefahren wird, und wéhrend der restlichen Zeit Spit-
zenwerte erforderlich sind. Bei alteren Studien wurde fir den niedrigen Lastbereich
ein Leistungsmittelwert von 11 kW/t veranschlagt, der mittlerweile auf 18 kW/t ange-
stiegen ist. Der Dieselmotor muss auf diese Grundlast ausgelegt werden und die Gas-
turbine fur die nur relativ kurzzeitig notwendigen Spitzenlasten. Diese kann dann auch
eine einfachere Ausfiihrung der Gasturbine ohne Warmetauscher sein. Der hohere
Kraftstoffverbrauch kann in diesem Fall in Kauf genommen werden.

Grundsatzlich nachteilig ist gegentber den oben erlduterten konventionellen Antrieben
der hohere Getriebeaufwand. Weiterhin werden durch den intermittierenden Betrieb
zwischen Diesel- und Gasturbinenantrieb hohe Anforderungen an das Steuerungs- und
Regelungssystem gestellt. AuRerdem fiihren die damit verbundenen Abgastemperatur-
schwankungen bei der Gasturbine zu einer erh6hten Korrosionsgefahr. Hinzu kommen
die noch héheren Beschaffungskosten.
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3.8.2 Kombination Verbrennungsmotor — Elektrischer Antrieb

Dieser Hybridantrieb rickt als Antrieb fiir einen PKW seit Ende der 1980er Jahre und
verstarkt seit der Jahrtausendwende als kurz- bis mittelfristige Lésung ins Interesse,
vor dem Hintergrund einer besseren Ressourcenschonung und eines giinstigeren Emis-
sionsverhaltens. Er hat aber auch Vorteile bezuglich des steigenden Bedarfs an elektri-
scher Energie in Gefechtsfahrzeugen, z.B. durch die elektrisch angetriebene Waffen-
nachfuhranlage.

Im militérischen Bereich kennt man diese Antriebsart seit dem 1. Weltkrieg bei Artil-
lerieschleppern (Radfahrzeuge) aber auch im franzésischen Panzerwagen St. Chamond
M 16 von 1917. Auf deutscher Seite wurde der Hybridantrieb wahrend des 2. Welt-
krieges von Porsche bei der Entwicklung der Pz.Kpfw. Tiger und Maus ausgewabhlt.
Zum Einsatz kam der Antrieb dann im Jagdpanzer Elefant (friher: Ferdinand; 91
Fahrzeuge). Die Einsédtze waren gepragt von technischen Problemen, die u.a. auf die
damals verfuigbare Technologie zurlickzufiihren waren.

Der Hybridantrieb hat gegentiber dem ,,Elektrischen Antrieb* (siehe Kapitel 3.7), mit
Speisung des Elektromotors aus Akkumulatoren, den Vorteil, dass die erforderliche
elektrische Energie aus dem Verbrennungsmotor Uber einen Generator erzeugt wird.
Er kann aber auch mit Akkumulatoren betrieben werden. Das bedeutet, die Energie fur
den Hybridantrieb steht mit den kurzen Tankzeiten des konventionellen Kraftstoffes
zur Verfligung, und sie weist gegenuiber einem Batteriewechselsystem geringeren
Raum- und ggf. Transportraumbedarf auf. Das hohe Gewicht und der Raumbedarf der
Akkumulatoren des ,,rein“ elektrischen Antriebs stehen beim Hybridantrieb ganz oder
zumindest zum groRten Teil fur den Generator, den Verbrennungsmotor und Tank zur
Verfiligung.
Der Dieselmotor hat auf Grund seiner Wirtschaftlichkeit auch hier gegenlber dem Ot-
tomotor als Antrieb entsprechende Vorteile.
Man unterscheidet folgende Ausbaustufen (die angegebenen Spannungen stammen aus
dem PKW-Betrieb; sie sind bei gepanzerten Gefechtsfahrzeugen entsprechend héher
(vergl. Kapitel 3.7.1.7)):
Micro-Hybrid: Betriebsspannung: 14 — 42 V, entkoppelte Nebenaggregate, Start-
Stopp-Funktion, Rekuperation begrenzt realisierbar;
Mild-Hybrid: Betriebsspannung: < 42 — 500V, entkoppelte Nebenaggregate,
Start-Stopp-Funktion, Rekuperation begrenzt realisierbar, Boos-
terfunktion eingeschrankt moglich;
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Voll-Hybrid: Betriebsspannung: 100 — 800 V, entkoppelte Nebenaggregate,
Start-Stopp-Funktion, Rekuperation mdglich, Boosterfunktion,
rein elektrisches Fahren moglich.

Der Micro-Hybrid ist kein eigentlicher Hybridantrieb, er unterstiitzt den konventionel-

len Fahrzeugantrieb. Fiir diese Aufgaben wird die Lichtmaschine entsprechend ausge-

legt und durch ein Steuergeréat erganzt.

Die Start-Stopp-Vorrichtung kann in Gefechtsfahrzeugen nur dann sinnvoll sein, wenn
ihre Bedienung sich lediglich auf das Brems- und Fahrpedal beschrénkt und sie schnell
genug reagiert. Die Anlagen schalten den Motor nach kurzen Stillstandzeiten, auch
von der Besatzung ungewollt ab, was in Gefechtssituationen gefahrlich sein kann. Die
Systeme mussen ausfallsicher sein. Besonders der Starter und der zugehorige Akku-
mulator missen entsprechend ausgelegt sein. Die Start-Stopp-Funktion erscheint aus
der augenblicklichen Sicht (ohne Erprobung) in einem Gefechtsfahrzeug entbehrlich.
Uber die Rekuperation wurde schon in Kapitel 3.7.1 berichtet. Sie ist fir Gefechts-
fahrzeuge auf Grund ihres Einsatzprofils weniger relevant.

Die elektrische Boosterfunktion ist interessant, erfordert aber gegebenenfalls die Aus-
ristung des Hybridantriebs mit Akkumulatoren oder Kondensatoren (vergl. Kapitel
3.7.2). Die konnen kurzzeitig hohe Leistungen zur Verfiigung stellen, was bei Akku-
mulatoren wegen des Innenwiderstandes nur begrenzt moglich ist bzw. eine entspre-
chende Kihlung erfordert.

Das rein elektrische Fahren ist fur die sogenannte Schleichfahrt von Vorteil. Auch da-
zu muss der Hybridantrieb mit Akkumulatoren ausgerustet sein. Das bedeutet ein
Mehraufwand beztglich Gewicht und VVolumen (vergl. Tabelle 3.5). Fir die zusétzli-
che Masse kann man fur ein Kettenfahrzeug mit einer Gesamtmasse von 30 t fir eine
Strecke von 5 km in leichtem Gelénde heute ca. 350 bis 500 kg, in mittlerem Gelénde
ca. 500 bis 700 kg veranschlagen. Mit den zukunftigen Lithium/lonen-Akkus mit der
angestrebten Leistungsdichte von 1000 Wh/kg werden es nur noch 40 bis 50 kg (ohne
Klimatisierungssystem) werden. Fir ein Fahrzeug der 60 t-Klasse bendétigt man die
doppelten Massen.

Das Ziel einer regenerativen Lenkung ist im Augenblick - wie in Kapitel 3.7.1.7 darge-
legt - fir Gefechtsfahrzeuge mit Kettenantrieb noch nicht erreicht (vergl. auch Kapitel
4.5).

Fir die Gefechtsfahrzeuge spricht besonders der Vollhybrid-Antrieb mit seinen Mog-
lichkeiten. Das auch vor dem Hintergrund, dass fiir den Hybridantrieb die Tatsache
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spricht, dass auf Grund seiner Charakteristik bei einem Kettenfahrzeug auf ein Wech-
sel- und Lenkgetriebe verzichtet werden kann (vergl. Kapitel 4).

Den Vollhybrid-Antrieb gibt es als folgende Arten:

- Parallelhybrid (Abb. 3.32) auch als Mildhybrid,

- serieller Hybrid (Abb. 3.33),

- leistungsverzweigter Hybrid (Abb. 3.34).

Fur die Mildhybridversionen bietet sich der kompakte Kurbelwellen-Starter-Generator
bei kleineren, erforderlichen Leistungen an (Ziffer 5 in Abb. 3.32, c)).
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Abb. 3.32: Parallelhybrid, Varianten (1: Verbrennungsmotor; 2: Kraftstoffbehalter; 3: Schalt-,
Lenkgetriebe; 4: zum Kettentrieb, mechanisch; 5: E-Motor/Generator; 6: Leistungs-
elektronik, 7: Akkumulatoren)

Es gibt ca. 50 verschiedene Kombinationen bzw. Varianten des Hybridantriebs, die flr
den Einsatz in Radfahrzeugen zweckmaRig sind.

Die Eigenschaften der verwendeten elektrischen Maschinen und Akkumulatoren sind
in Kapitel 3.7 beschrieben.
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Der Parallelhybrid besteht prinzipiell aus zwei Antrieben, einem Verbrennungsmotor
und einem Elektromotor, die unabhéngig voneinander oder gemeinsam zum Antrieb
des Fahrzeugs genutzt werden kdnnen. Wegen der gemeinsamen Nutzung kénnen bei-
de Motoren kleiner ausgelegt werden. Wird der Elektromotor nicht zum Antrieb ge-
nutzt, kann er im Generatorbetrieb die Akkumulatoren aufladen.

Die elektrische Maschine kann direkt oder Giber ein Zwischengetriebe an den Verbren-
nungsmotor gekoppelt werden (Abb. 3.32, a)). Eine weitere Moglichkeit ist ihr Einbau
nach dem Getriebe des konventionellen Antriebs (Abb. 3.32, b)), was den Wirkungs-
grad des Getriebes nt weniger belastet. Die elektrische Maschine fungiert in der Re-
kuperationsphase dann als Generator.

Der Einsatz eines Parallelhybrids in Kettenfahrzeugen als Vollhybrid wiirde zusétzlich
zu dem konventionellen Antrieb mit Verbrennungsmotor und Schalt- und Lenkgetrie-
be zwei Elektromotoren fir beide Ketten erfordern (Abb. 3.32, d)). Damit wiirden das
Gewicht und das Bauvolumen des Antriebs soweit erhéht, dass es in einem Gefechts-
fahrzeug nur noch schwer bis gar nicht integrierbar ware. Eine noch umfangreichere
Variante ware ein Vier-Ecken-Antrieb, wobei der konventionelle und der elektrische
Antrieb jeweils an zwei ,,Ecken® installiert sind (Abb. 3.32, ¢)).

Der Parallelhybrid kommt wegen des grofen Raumbedarfs und Gewichtes nur als
Mildhybrid in Frage, in dem die elektrische Maschine in Form der oben erwéhnten
Starter/Generator-Einheit installiert wird (Abb. 3.32, c¢)). Damit lielRe sich auch die
Booster-Funktion mit entsprechender Akku-Ausstattung darstellen.

In den Féallen Abb. 3.32 d) und e) sollte das regenerative Lenken mit dem elektrischen
Antrieb grundsatzlich moglich sein (vergl. Kapitel 2.3.4.3, 3.7.1.7 und 4.2.3).

Wird das Fahrzeug nur elektrisch angetrieben, was es in den Féllen Abb. 3.32 a), b), d)
und e) moglich ist, kann der Verbrennungsmotor inzwischen in seinem verbrauchs-
und emissionsoptimalen Betriebspunkt betrieben werden. Das erhéht den Gesamtwir-
kungsgrad des Antriebs, solange wie nicht die Fahrsituation eine héhere Leistung ab-
verlangt, oder es muss dann gentigend Leistung von den Akkumulatoren zur Verfi-
gung stehen.

Mit Hilfe der Akkumulatoren ist die Schleichfahrt méglich (vergl. oben).

Beim seriellen Hybridantrieb sind der VVerbrennungsmotor und der elektrische Antrieb
hintereinander geschaltet und das Fahrzeug wird nur von letzterem angetrieben (Abb.
3.33).

Er war in den oben angefuhrten Beispielen der friihen Anwendung von elektrischen
Antrieben in militarischen Fahrzeugen im 1. und 2. Weltkrieg realisiert.

Der Verbrennungsmotor treibt den Generator an, der die Akkumulatoren ladt, mit de-
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nen dann Uber die beiden Elektromotoren links und rechts das Fahrzeug fahren kann.
Der Generator kann die Elektromotoren dazu auch direkt versorgen. Der Verbren-
nungsmotor kann in seinem verbrauchs- und emissionsoptimalen Betriebspunkt betrie-
ben werden, was den Wirkungsgrad verbessert, der durch die mehrfache Energieum-
wandlung leidet. Seine Leistung muss dazu entweder auf die maximal erforderliche
Leistung des Fahrzeugs ausgelegt werden, oder es muss dann genugend Leistung von
den Akkumulatoren zur Verfligung stehen. Wird der Verbrennungsmotor nur zum La-
den der Akkumulatoren genutzt, spricht man vom sogenannten ,,range extender*. Hier-
fur werden wegen ihrer GroRe der Wankelmotor und der Zweitaktmotor v.a. bei klei-
neren Fahrzeugen wieder interessant.
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Abb. 3.33: Serieller Hybridantrieb, Varianten (1: Verbrennungsmotor; 2: Kraftstoffbehdlter;
3: Generator; 4: Elektromotor; 5: Leistungselektronik; 6: Akkumulatoren;
7: zum Kettentrieb, mechanisch)

Die Akkumulatoren kénnen zur Schleichfahrt genutzt werden (vergl. oben).
Gegenulber dem parallelen Hybridantrieb hat diese Anordnung den Vorteil, dass sie
ohne mechanische Verbindung zum Abtrieb auskommt. Das bedeutet einen gewissen
Raumvorteil.

Das Gewicht ist hoher, da der Generator als zusatzliches Bauteil hinzukommt. Aller-
dings ist der ggf. erforderliche Getriebeanteil (vergl. Ziffer 3 in Abb. 3.32) beim seriel-
len Antrieb geringer.

Das regenerative Lenken mit dem elektrischen Antrieb sollte grundsétzlich moglich
sein (vergl. Kapitel 2.3.4.3, 3.7.1.7 und 4.2.3).
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In Abb. 3.33 ist mit der Ausfuihrung b) der sogenannte Vierecken-Antrieb dargestellt
(vergl. Kapitel 3.7.1). Hier sind die Motoren (Ziffer 4) kleiner als beim Zweiecken-
Antrieb (Abb. 3.33, a)), da sie nur die halbe Leistung erbringen mussen.

Der leistungsverzweigte Hybridantrieb ist eine Kombination aus dem seriellen und
parallelen Hybridantrieb. Man findet ihn in der Literatur auch als Mischhybrid. Er ver-
einigt damit die Vorteile beider Hybridantriebe verbunden mit einem Anstieg der
Komplexitat und des Regelungsaufwandes. Er weist neben dem Verbrennungsmotor,
dem Generator und dem Elektromotor ein Summierungsgetriebe (Planeten-) auf, in
dem die Leistungszweige mit einander kombiniert werden. Dazu kénnen Kupplungen,
Freildufe und Bremsen kommen.

Es lassen sich, wie oben angegeben, eine Vielzahl von Kombinationen verwirklichen,
mit denen man abhangig von der Auslegungsphilosophie des Fahrzeugs sich den Be-
triebssituationen anpassen kann.

Abb. 3.34:

I . . . . .
8 Leistungsverzweigter Hybridantrieb, einfache

4 4 : Variante
: (1: Verbrennungsmotor; 2: Kraftstoffbehalter; 3:

Yt Generator; 4: Elektromotor; 5: Leistungselekt-
+——»7 ! ronik; 6: Akkumulatoren; 7: zum Kettentrieb,
+ - . . .
6 mechanisch; 8: Summierungsgetriebe)

So kann der Verbrennungsmotor im verbrauchs- und emissionsoptimalen Bereich be-
trieben und die weitere Leistung elektrisch erzeugt werden. Der elektrische Antrieb
fungiert wie beim seriellen Hybrid fir den Verbrennungsmotor wie ein stufenloses
Getriebe. Es kann ein Teil der Leistung des Verbrennungsmotors fur den Antrieb und
der andere Teil zum Antrieb des Generators zum Laden der Akkumulatoren oder zum
direkten Antrieb des Elektromotors genutzt werden. Der elektrische Antrieb kann mit
Hilfe der Akkus zur Schleichfahrt dienen oder ggf. zur Rekuperation (vergl. oben).
Der Verbrennungsmotor und der elektrische Antrieb kénnen also gemeinsam oder ge-
trennt fr den Vortrieb des Fahrzeugs sorgen. Die elektrischen Maschinen werden fir
all diese Aufgaben nicht mehr als Generator bzw. Motor sondern mit Generator- und
Motorfunktion ausgelegt. Es gibt auch leistungsverzweigte Hybride mit mehr als zwei
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elektrischen Maschinen, die jeweils kleiner bauen. Es ergeben sich weitere Moglich-
keiten der Auslegungsvarianten (Einsatzmoglichkeiten), aber die Komplexitat nimmt
auch weiter zu. Damit ist z.B. sichergestellt, dass die Akkumulatoren immer aufgela-
den werden kdnnen.

Die Vorstufe zu den leistungsverzweigten Hybriden stellt der kombinierte Hybridan-
trieb dar. Meistens wird er aber in den leistungsverzweigten Hybridantrieben sub-
summiert. Bei ihm wird beim seriellen Hybridantrieb eine Kupplung zwischen Gene-
rator und Elektromotor installiert, so dass diese Kombination auch als Parallelhybrid
arbeiten kann. Das bedeutet allerdings, dass gegeniber der Abb. 3.33 a) nur ein Elekt-
romotor mit einem nachgeschalteten Lenkgetriebe verwendet wird. Der Bauaufwand
ist also dem der parallelen Hybride vergleichbar.

Der leistungsverzweigte Hybridantrieb erlaubt - genau wie die beiden anderen Hybrid-
antriebe - mit Hilfe der Akkumulatoren - die Schleichfahrt (vergl. oben).

Bei den Hybridantrieben ist statt der Akkumulatoren eine Brennstoffzelle denkbar.
Damit wird auf die Mdglichkeit der Rekuperation verzichtet. Zumindest bei der
Raumausnutzung ergibt sich kein Vorteil, und die Betankung kommt gegentber den
Akkumulatoren hinzu, die ja von den Motoren aufgeladen werden. Allerdings kann bei
letzteren eine sogenannte ,,plug in“-Mdglichkeit zur Aufladung der Akkus am Netz ein
Vorteil sein.

Die Wirtschaftlichkeit der Hybridantriebe kann, abh&ngig von der Art und Kombinati-
on, besser sein als die eines konventionellen Antriebs. Dies gilt nicht fiir den seriellen
Hybridantrieb. Die mehrfachen Energieumwandlungen senken den Wirkungsgrad ei-
ner solchen Anlage auf das Niveau eines konventionellen Antriebes im Teillastbereich,
dessen Werte im optimalen Betriebsbereich des Verbrennungsmotors bei weitem nicht
erreicht werden. Fur die verschiedenen Kombinationen muss fur die Berechnung auf
die Wirkungsgradwerte der elektrischen Maschinen (Kapitel 3.7.1), der Akkumulato-
ren bzw. Brennstoffzellen (Kapitel 3.7.2.1 und 3.7.2.2), sowie der Leistungselektronik
(Kapitel 3.7.1.2) und des konventionellen Antriebs zurlickgegriffen werden. Dabei
ist moglichst anzustreben, dass der Verbrennungsmotor stets in seinem verbrauchs-
und emissionsoptimalen Bereich betrieben wird.

Bezuglich des Raumbedarfs und des Gewichtes gegentber dem konventionellen An-
trieb haben mehrere Untersuchungen seit Beginn der 1990er Jahre, letztmals bei der
Projektierung des SPz PUMA, ergeben, dass der Hybridantrieb um bis zu ca. 39 %
schwerer ist und um bis zu ca. 60 % mehr Bauraum beansprucht. Dabei sind auch Gut-
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achten, die zu erheblich gunstigeren Urteilen kommen. Aber alle beurteilen den Hyb-
ridantrieb als groRer und schwerer. In die Gewichts- und Volumenbilanz geht die Leis-
tungselektronik mit ihrem Kihlsystem und der Verkabelung mit nicht unerheblichen
Werten ein. Fur einen Kampfpanzer werden Werte von ca. 350 bis 500 kg bzw. 300
bis 500 dm? veranschlagt (vergl. oben; Ziel aus heutiger Sicht sind, z.B. mehr als 80
bis 100 KVA/dm? ohne Kiihlsystem zu erreichen).

Die Angaben flr die Mehrkosten fur den Hybridantrieb belaufen sich auf ca. bis zu
60 % gegeniber dem konventionellen Antrieb.

Die Weiterentwicklung des Hybridantriebes wird Kkleinere, leichtere und auch preis-
wertere Einheiten erbringen, wobei die Werte des konventionellen Antriebs wohl nicht
erreicht werden. Auch die des elektrischen Antriebes sind und werden auch zukiinftig
gunstiger sein. Der Hybridantrieb zeigt gegeniiber dem konventionellen Antrieb be-
ziiglich der fahrdynamischen Fakten und Mdglichkeiten unbestreitbare Vorteile. Die
hochentwickelten Dieselmotoren (vergl. Kapitel 3.3.1.2) verlangen aus heutiger Sicht
zunehmend nach stufenlosen Kennungswandlern, was der Hybridantrieb aus Diesel-
motor und Elektroantrieb erflllen kann.

Uber die Verfiigbarkeit, Zuverlassigkeit, Betriebssicherheit und Kosten wahrend der
Nutzungsdauer im militarischen Einsatz liegen derzeit keine fundierten Erkenntnisse
vor. Es existieren wohl positive Studien. Bei den elektronischen Baugruppen kann
man sich nur bedingt auf die Erfahrungen aus dem zivilen PKW-Bereich abstitzen.
Auch die wenigen PKW-Hybridfahrzeuge lassen noch keine Schliisse zu. Hier stehen
noch entsprechende Erprobungen aus.

3.8.3 Kombination Gasturbine — Elektrischer Antrieb

Bei diesem Antrieb wird statt des Verbrennungsmotors eine Gasturbine verwendet, so
dass die im Kapitel 3.8.2 getdtigten Aussagen grundsatzlich auch hier gelten. Das ist
insoweit einzuschrénken, als dass die Gasturbine bei diesen Antrieben grundsétzlich in
ihrem verbrauchsoptimalen Bereich betrieben werden muss, da ihr Verbrauch im Teil-
lastbereich zu hoch ist (vergl. Kapitel 3.5).

Damit kann der Kraftstoffbehélter in der GréRenordnung eines Dieselmotors bei etwas
geringerem Wirkungsgrad belassen werden. Wegen ihres Gewichts- und Bauvolumen-
vorteil bietet sich so die Gasturbine bei besserem Kaltstartverhalten an. Der groRere
Luftfilter bleibt aber erforderlich.
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Die Gasturbine bietet mit ihren hohen Drehzahlen als Antrieb fir einen Generator ei-
nen gewissen Vorteil gegenlber dem Dieselmotor, da die Leistungsdichte der elektri-
schen Maschinen mit der Drehzahl zunimmt.

FUr den Einsatz in einem solchen Kombinationstriebwerk mit einer im Bestpunkt be-
triebenen Gasturbine kann die preisglinstigere Einwellenbauweise verwendet werden.

3.9 Vetronics (= Vehicle Electronics)

Wie aus den Kapiteln 3.7 und 3.8 ersichtlich, ist fir den Betrieb der elektrischen An-
triebskomponenten eine Leistungselektronik erforderlich, die Funktionen des Strom-
richters, der Steuerung/Regelung und des Akku-Managements umfasst.

Darlber hinaus sind im Fahrzeug weitere elektrisch/elektronische Baugruppen mit ih-
ren Sensoren und Aktoren vorhanden. Dazu gehoren z.B.

- das Feuerleitsystem

- die Motor- und Getriebesteuerung

- die Klimatisierung des Kampfraumes

- das Fuhrungs- und Informationssystem

- und ggf. Fahrwerksregelungssysteme (vergl. Kapitel 5.5) usw.

mit entsprechenden Rechnerleistungen. Die elektrisch/elektronischen Systeme werden
die konventionellen mechanisch/hydraulischen immer mehr ersetzen. Ziel ist das so-
genannte drive-by-wire. Das bedeutet, dass die Steuerungsfunktionen nicht mehr mit
den sperrigen und teilweise wenig umweltvertraglichen mechanischen und hydrauli-
schen Bauelementen ausgefiihrt werden missen, sondern mit den flexibleren elektri-
schen Kabeln. Allerdings muss die Ausfallsicherheit der konventionellen Baugruppen
erreicht werden, was vor allem bei sicherheitsrelevanten Funktionen bis zu dreifacher
Redundanz fuhrt. Des Weiteren sind die Stérmoglichkeiten der Leitungen u.a. durch
die Kontaktpaare, Spannungsabfall, Magnetfelder (elektromagnetische Vertraglichkeit
= EMV) usw. zu beachten.

Diese Systeme sind im Betrieb alle mehr oder weniger voneinander abhéngig. Sie
mussen deshalb in dem komplexen Fahrzeuggesamtsystem zu einem integrierten
Elektroniksystem mit schnellen Verbindungen, dem Vetroniksystem (Vetronics), mit
einander verknipft werden.

Das geschieht mit Hilfe von Funk- und BUS-Systemen. Letztere sind aus dem zivilen
Einsatzbereich bekannt, mit unterschiedlichen Datenraten. Die niedrigeren Datenraten
bendtigt man z.B. fur die elektrischen Verbraucher, die hohen z.B. fir die Feuerleitan-
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lage oder Erkennungssysteme mit Hilfe von Videosensorik. Dazu mussen die Fahr-
zeuge - gegeniber dem heutigen Stand der eingefiihrten Technik - digitalisiert werden.

Diese Elektroniksysteme benttigen Bauraum und verursachen zusatzliches Gewicht,
was unter anderem auch auf die erforderliche Kihlung zurlckzufihren ist (vergl. Ka-
pitell 3.7). Dabei dirfen die zugehorigen elektrischen Leitungen, die durch die BUS-
Systeme zwar reduziert werden, und Kuhlschlduche nicht vergessen werden.

Die Systeme sollten einen modularen Aufbau aufweisen. Damit wird eine groRere Fle-
xibilitdt beziglich Mehrfachverwendung auch in anderen Gefechtssystemen, Unter-
bringung, Instandsetzung und Kampfwertsteigerungen gewabhrleistet.

Die Diskussion, ob die Elektroniksysteme mit mehreren Rechnern (Steuergeréaten) statt
Zentralrechnern ausgerlstet werden sollen, unterstiitzt den Gedanken des modularen
Aufbaus.

Der zunehmende Anteil elektrischer Verbraucher im Fahrzeug fiihrt zu einem hoheren
elektrischen Energieverbrauch, der von der Bordversorgung des Fahrzeugs erbracht
werden muss. Dabei ist man zunichst von der Uberlegung mit zwei Bordnetzen mit
entsprechendem Management ausgegangen. Es soll aus dem vorhandenen 24 VDC-
Bordnetz, das man ggf. auf 28 VDC anheben muss, fir die Standardverbraucher wie
bisher und einem 96 bis 120 VDC-Netz fir die Hochleistungsverbraucher bestehen.
Inzwischen ist die Leistungsfahigkeit der herkdmmlichen Spannungsversorgung 12
und 24 VDC so weit gesteigert worden, dass diese Uberlegungen zumindest im zivilen
Fahrzeugbau etwas in den Hintergrund getreten sind. Das wird auch dadurch unter-
stutzt, dass man festgestellt hat, dass die Effizienz und die Kosten einiger mecha-
nisch/hydraulischer Baugruppen glinstiger sind.

Die Zunahme der elektrischen Verbraucher kommt der Entscheidung fir einen Einsatz
eines Elektro-/Hybridantriebes entgegen.
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4.1 Kennungswandler

Wie in Kapitel 3 aufgezeigt worden ist, muss man sich beziiglich der Zugkraftanforde-
rungen bei der Wahl des Antriebes mit Hilfe der Fahrzustandsdiagramme an der so-
genannten ,,idealen Zugkrafthyperbel* orientieren. Sie stellt den Leistungsverlauf der
idealisierten Forderung dar, dass die Antriebsmaschine die einmal eingestellte Leis-
tung unabhéngig von der dufleren Belastung konstant hélt. Weiterhin wurde festge-
stellt, dass der Verbrennungsmotor diese Forderung annahernd nur im Bereich zwi-
schen hochstem Drehmoment und maximaler Drehzahl in gewissem Grad erftllen
kann (vergl. Abb. 3.4). Das bedeutet, dass er der Ergdnzung eines Kennungswandlers
bedarf. Damit werden die KenngroRen Drehmoment und Drehzahl und aus beiden er-
mittelt, die Leistung den durch die Fahrwiderstande erforderlichen GrolRen angepasst,
d.h. gewandelt. Auch die Gasturbine, die zwar eine bessere Anndherung an die ,,ideale
Zugkrafthyperbel®, d.h. eine gute Eigenwandlungsfahigkeit besitzt, kann nicht als Di-
rektantrieb auf die Kettentriebrader (bzw. Antriebsrader) verwendet werden (vergl.
Abb. 3.4).

Man unterscheidet die Kennungswandler in

- Drehzahlwandler:
Sie passen die Drehzahlunterschiede zwischen An- und Abtrieb einander an,
wobei das Ein- gleich dem Ausgangsdrehmoment ist. Diese Aufgabe tiberneh-
men z.B. die mechanischen Reibungskupplungen.

- Drehmomentwandler:
Sie wandeln das Drehmoment auf héhere oder tiefere Werte mit dem Ziel der
Anndherung an die ,,ideale Zugkrafthyperbel®“. Als Beispiel konnen hier das
mechanische Stufenschaltgetriebe (Wechselgetriebe), das Vorgelege oder der
hydrodynamische Drehmomentwandler (umgangssprachlich: Wandler) genannt
werden.

Die erforderlichen Kennungswandler sollen mdglichst klein und leicht bauen, ein gu-

tes Wirkungsgradverhalten zeigen, in den Herstellungskosten niedrig liegen und még-

lichst verschleiRfrei laufen.

Daruber hinaus ist auch an die logistische Seite und an eine gute Wartungs- und In-

standsetzungsfreundlichkeit zu denken. Weiterhin stellen sich (besonders bei einer

183



184

4 Triebstrang

Wehrpflichtarmee) zur besseren Erfullung des jeweiligen taktischen Auftrags und Er-
hohung der Verkehrssicherheit die Forderungen nach einem geringen Bedienungs- und
Ausbildungsaufwand.

4.1.1 Drehzahlwandler

4.1.1.1 (Mechanische) Reibungskupplung

Sie wird in Verbindung mit einem mechanischen Stufenschaltgetriebe und mechanisch
stufenlosen Getrieben genutzt. Die Anpassung der Drehzahlen beim Anfahr- und
Schaltvorgang erfolgt tber eine Reibscheibe/n, die mit dem Getriebeeingang form-
schlissig verbunden ist und beim Einkuppeln durch Federn letztendlich mit der
Schwungscheibe des Motors eine kraftschlissige Verbindung herstellt.

Das ubertragbare Moment (Kupplungsmoment, vergl. [4])

Miw =Fn - T - Z5 41
wird durch die Anpresskraft Fy der Reibscheiben, die Anzahl der Reibpaarungen zg,
den mittleren, wirksamen Reibradius r,, und den Reibbeiwert p bestimmit.

Der Reibbeiwert wahrend des Einkuppelvorganges (Schleifen; das Kupplungsmoment
ist ein Rutschmoment) ist ein Gleitbeiwert und liegt bei einer trockenen Kupplung bei
0,25 bis 0,45, bei einer nassen (6lgekihlten) Kupplung nur bei 0,07 bis 0,12. Der
Haftbeiwert im eingekuppelten Zustand ist nur geringfligig groRer. Das Kupplungs-
moment wird ungefahr auf das 1,5-Fache des Motormomentes fur StraRenfahrzeuge
ausgelegt. Bei schweren Gelédndefahrzeugen rechnet man mit dem 2 bis 3-Fachen.

Die abzufiihrenden Wé&rmeverluste wahrend der Dauer des Kupplungsvorganges las-
sen sich aus der Verlustleistung (vergl. [4])

V=M, 7 -4n 412

ermitteln.

Die Warmeverluste werden neben dem fir die Fahrsituation erforderlichen Moment
besonders durch die Drehzahldifferenz An zwischen Kupplungsein- und Kupplungs-
ausgang beeinflusst.

Bei hoheren Drehmomenten werden Kupplungen in Zwei- und Mehrscheibenbauweise
(Lamellenkupplungen) ausgefiihrt und ggf. auch 0lgekuhlt. Sie haben hohere
Schwungmomente, was die Synchronisierung im Schaltgetriebe zusatzlich belastet.
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Die grofte Belastung fir die Kupplung, das besonders bei schweren Fahrzeugen, stellt
der Anfahrvorgang in der Steigung (bzw. im Geldnde) dar. Sie muss die durch den
Reibvorgang entstehenden Warmeverluste (Gleichung 4/2) aufnehmen und vor allem
nach auf3en ableiten, was durch die Einbauverhaltnisse eingeschrankt wird. Das bedeu-
tet, dass sie haufige Anfahrvorgange weniger gut verkraftet.

Im Bereich der Nutzfahrzeuge kénnen heute Motordrehmomente von 3000 Nm mit
Reibungskupplungen beherrscht werden. Bei Kampfpanzern werden heute aber Werte
von 5000 Nm erreicht und zukinftig auch mehr.

Bei Kampfpanzern wurden Reibungskupplungen fiir Motormomente bis etwa 2500
Nm eingesetzt. Fir die neueren Fahrzeuge mit groReren Motormomenten (ca. > 3500
Nm) verzichtet man z.B. auf russischer Seite auf die Anfahrkupplung. Hier wird ihre
Aufgabe von den Schaltelementen (Bremsen, Kupplungen) im Schaltgetriebe mit
ubernommen, indem beim Schaltvorgang alle Schaltelemente getffnet werden. Die
Fahrzeuge haben, um auch die Lenkung zu realisieren, pro Fahrzeugseite jeweils ein
Getriebe (vergl. Kapitel 4.3.2.3).

Fur eine Bedienungserleichterung beim Anfahren und Verringerung des Verschleil3es
lassen sich Fliehkraftkupplungen verwenden. Gleiches lasst sich heute durch eine
elektronisch-elektrische Regelung und Bedienung der Reibungskupplung unter Einbe-
ziehung der Regelung der Motorkennung erreichen.

Mit einer elektronisch-elektrischen Regelung kénnte auch die Kupplung wéhrend des
Schaltvorganges entlastet werden, indem diese Regelung auf die Motorkennung wirkt
und bei Drehzahlgleichheit zwischen Antriebs- und Abtriebsseite im Getriebe die ge-
wuinschte Schalt(Fahr-)stufe einlegt. Heute befinden sich solche Systeme im Entwick-
lungs-/Versuchsstadium. Auf mechanischem Wege wurde dies in den 1970er Jahren in
Nutzfahrzeugbereich in einer Kleinserie versucht.

4.1.1.2 Hydrodynamische Kupplung

Im Prinzip wird im Kupplungsgeh&use ein Flugelrad durch den Motor angetrieben und
damit Ol transportiert, das seinerseits das Fliigelrad am Getriebeeingang mitnimmt.
Die Kraftlbertragung ist auch hier kraftschlissig.

Der Ein- bzw. Auskuppelvorgang wird durch Beflllen (mittels Pumpe) des Kupp-
lungsgehduses mit dem Hydraulikol bzw. Entleeren durchgefuhrt. Der Kuppelvorgang
ist bedienungsfreundlicher als mit der fullbetétigten Reibungskupplung. Fur die Belas-
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tungen durch die Anfahrvorgange ist eine entsprechende Kuhlung des Hydraulikdles
vorzusehen.

Nachteilig ist bei dieser Bauart der standige Schlupf zwischen Motor und Getriebe.

Ein Anschleppen des Fahrzeugs ist nicht méglich, da bei Motorstillstand die Kupplung
nicht beflllt ist, es sei denn, dass die Pumpe abtriebseitig angetrieben wird.

Turbinenrad Pumpenrad
\ p
Motor Getriebe
>5—= =8 =

Abb. 4.1: Hydrodynamische Kupplung

Gegenliber der Reibungskupplung ist sie verschleiR- und bis auf die Olwechsel war-
tungsfrei.

Der Raumbedarf ist allerdings groRer.

Dieser Kupplungstyp wurde z.B. in den 1950er Jahren in Verbindung mit mechani-
schen Stufenschaltgetrieben in PKW verwendet.

Heute ist ihre Funktion im hydrodynamischen Drehmomentwandler (deshalb genauer:
hydrodynamischer Drehzahl-Drehmomentwandler; umgangssprachlich: Wandler) in-
tegriert.

4.1.2 Drehmomentwandler

Die Drehmomentkennlinien der Verbrennungsmotoren und auch der Gasturbine haben
- wie oben und in Kapitel 3 beschrieben (Abb. 3.4) - fiir die Anpassung an die ,,ideale
Zugkrafthyperbel“ einen zu kleinen (Eigen-)Wandlungsbereich zwischen dem groten
Drehmoment (Anfahren) und der héchsten Drehzahl. Es wird zusétzlich ein Drehmo-
mentwandler bendtigt. Dies wird flr den Einsatz in einem Geladndefahrzeug noch ver-
scharft. Ein hochbewegliches Kettenfahrzeug mit einem Verbrennungsmotor bendtigt
im Drehmomentwandler einen Wandlungsbereich zwischen grofiter und kleinster
Ubersetzung von ca. 11 und mehr (demgegeniiber ein Pkw ca. 3 bis 4).

Bei der Gasturbine kommt noch die Notwendigkeit eines Untersetzungsgetriebes hin-
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zu. Die Arbeitsturbinen werden je nach GroRe im Drehzahlbereich von ca. 6000 bis
100 000 min™ gefahren. Diese Drehzahl muss zunéchst einmal auf die bei Hubkol-
benmaschinen Ublichen Werte herabgesetzt werden. Bei der Panzerturbine
LYCOMMING AGT 1500 wird die Turbinendrehzahl von 22 500 min™ durch einen
einfachen Planetensatz auf 3000 min™ gemindert.

Neben der Anpassung an den Zugkraftbedarf zur Uberwindung der Fahrwiderstande
Fw und an die ,,ideale Zugkrafthyperbel* erfolgt mit Hilfe des Motorkennfeldes (dem
Verbrauchskennfeld, auch ,,Muscheldiagramm®, Abb. 4.2) die Abstimmung beziiglich
eines gunstigen Kraftstoffverbrauchs. Dazu werden in das Kennfeld die Bedarfskenn-
linien in den gewiinschten Schaltstufen bei den verschiedenen Fahrwiderstdnden (z.B.
in der Ebene) eingezeichnet.

M b, = konst.
P, = konst.
dA

\ \
\ \
\ \
\ \
\
\ \
Al \

Md max

MdBedarfhbmsterGang

"M dBedarf2.

. MdBed arf1l.Gang

" N mot

Abb. 4.2: Motorkennfeld mit Fahrkennlinien fir ein Stufenschaltgetriebe (qualitativ; Linien konstan-
ten spezifischen Verbrauchs b, = konst., Linien konstanter Motorleistung P, = konst.)

Analog missen die Drenmomentwandler weiterhin mdoglichst geringen Abgasemissio-
nen mit Hilfe der Emissionskennfelder (Abb. 4.3, Beispiel fiir NO,) angepasst und die
Gerduschemissionen berucksichtigt werden.

In der untersten (ersten) Fahrstufe muss zum einen die niedrigste Fahrgeschwindigkeit
gefahren und zum anderen die maximale Zugkraft (Antriebskraft) zur Verfligung ge-
stellt werden.

Die niedrigste Fahrgeschwindigkeit muss ,,stuckerfrei” gefahren werden konnen, aus

militarischer Sicht sind < 4 km/h nétig. Das maximale Zugkraftangebot steht bei ma-
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ximalem Motordrehmoment zur Verfuigung. In dieser Fahrsituation ist gegebenenfalls
die Kraftiibertragung zwischen Kette und Fahrbahn zu tberprifen (Kettengriffigkeit
ug; vergl. Kapitel 2.1.1).

N O, = konst.

Mya

|
N mot

Abb. 4.3:  Emissionskennfeld (Beispiel fiir NO,) mit Fahrwiderstandsbedarf fur ein Stufenschaltge-
triebe (qualitativ)

4.1.2.1 Gestufte Drehmomentwandler
4.1.2.1.1 Handschaltgetriebe
4.1.2.1.1.1 Vorgelegegetriebe

Die Vorgelegegetriebe sind Stufenschaltgetriebe in Stirnradbauweise, die in der Regel
mit einer Reibungskupplung kombiniert sind. Neben dem Anfahren und Anhalten wird
die Kupplung zum Schaltstufenwechsel (Gangwechsel) bendétigt. Das bedeutet, dass
der Schaltvorgang mit einer Zugkraftunterbrechung verbunden ist. Der Gangwechsel
wird im Getriebe mit mechanischen Elementen (Schaltmuffen) ausgefiihrt. Die Uber-
tragung vom Betétigungsorgan kann mechanisch, elektrisch, pneumatisch oder hydrau-
lisch erfolgen.

Die moglichst gute Anndherung an die ,,ideale Zugkrafthyperbel* unter Ausnutzung
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der Eigenwandlungsféhigkeit der Antriebsmaschine gelingt mit diesen Stufenschaltge-
trieben nur in Spriingen, d.h. in mehreren Ubersetzungsstufen (Abb. 4.4).

77!

Abb. 4.4
Zugkraftdiagramm fiir
ein mechanisches Stufen-

— V schaltgetriebe

Ausnutzung der Eigenwandlungsféhigkeit bedeutet, dass der Stufensprung ¢ von Fahr-
stufe (Gang) zu Fahrstufe moglichst nicht groRer als der Quotient aus maximaler und
Drehzahl bei maximalem Motordrehmoment sein soll (@max = Nmax / Nvamax; Drehlzahl-
grenzen des Eigenwandlungsbereiches). Das wirde aber bei Geldandefahrzeugen zu
Getrieben mit sehr vielen Gangen fiihren. Deshalb Idsst man im unteren Geschwindig-
keitsbereich Stufenspriinge bis 1,7 und mehr zu, um die Gangzahl zu verringern. Im
oberen Bereich sollten dann die Stufen den zul&ssigen Stufensprung des Motors nicht
uberschreiten. Der zuldssige Stufensprung des Eigenwandlungsbereiches von Panzer-
motoren liegt etwa bei 1,3 bis 1,6. Dabei ist festzustellen, dass die modernen Motoren



190

4 Triebstrang

mit hohen Drehzahlen, hohen Aufladungsgraden und kleineren Hubrdumen wieder zu

den kleineren Werten tendieren. D.h. sie haben unelastischere Drehmomentverldufe

und sind damit auf hohe Stufenzahlen angewiesen (vergl. Kapitel 3.3.1.2).

Die Auslegung der Gangabstufungen nach den durch die Antriebsmaschine vorgege-

benen zuléssigen Stufenspriingen ist besonders bei nicht automatisierten Getrieben mit

Reibungskupplung von Interesse. Die Zugkraftunterbrechung beim Gangwechsel flhrt

zu Schaltpausen von ca. 3 sec bei unsynchronisierten und ca. 1,5 sec Dauer bei syn-

chronisierten Getrieben. Wahrend der Zugkraftunterbrechung féllt die Fahrgeschwin-
digkeit bedingt durch die Fahrwiderstdande ab. Beim Schaltvorgang wiirde demnach
die Fahrgeschwindigkeit in der Zeit von 1,5 sec um 5,3 km/h abfallen, wenn man in
schwerem Gelédnde mit Fahrwiderstanden von ca. 1000 N/t fahrt (entsprechend einer

Verzégerung von 0,98 m/s?) vereinfacht rechnet. Steigungen erhdhen diesen Ge-

schwindigkeitsverlust noch mehr. Das bedeutet, dass besonders in den unteren Gangen

der Motor ,,abgewiirgt” werden kann, da die nachst niedrigere Fahrstufe nicht mehr im

Bereich der Eigenwandlungsfahigkeit erreicht wird (vergl. Abb. 4.4).

Zu den Kiriterien der Gangabstufung sei noch folgendes angemerkt: Es lassen sich

grundsétzlich zwei Abstufungsarten im Kraftfahrzeugbau verwenden, und zwar die

geometrische und die progressive. Die geometrische ist unter anderem durch den kon-
stanten Stufensprung zwischen den Géngen charakterisiert, wohingegen der Stufen-
sprung bei der progressiven Abstufung zu den oberen Gangen hin kleiner wird. Daraus
ergeben sich folgende Vorteile bzw. Nachteile fir die geometrische Abstufung (vergl.

Abb. 4.5):

- bei gleichem Wandlungsbereich kommt man mit einer geringeren Gangzahl
aus;

- im oberen Geschwindigkeitsbereich ergibt sich dabei aber eine schlechtere An-
passung an die ,,ideale Zugkrafthyperbel®, d.h. der Geschwindigkeitsabfall bei
Erhohung der Fahrwidersténde ist gréfier, bevor in den ndchst niedrigeren Gang
geschaltet werden kann; die Kombination mit einem hydrodynamischen
(Drehmoment-)Wandler mindert dieses Problem (vergl. Kapitel 4.1.2.2.1);

- im unteren Geschwindigkeitsbereich ist die Abstufung enger, damit das Be-
schleunigungsverhalten besser;

- wegen des konstanten Stufensprungs konnen Zahnrader fiir die verschiedenen
Gange mehrfach verwendet werden (Gruppengetriebe), so dass der Bauaufwand
geringer ist;

- der konstante Stufensprung ist bei der Wahl der zugehdrigen Z&hnezahlen der
Getrieberader schwierig einzuhalten.
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Abb. 4.5: Geometrische und progressive Abstufung im Drehzahlplan

Das mechanische Stufenschaltgetriebe erfordert demnach einen hohen Ausbildungs-
stand des Kraftfahrers und eine gute korperliche Konstitution. Dabei sind bis zu sieben
Fahrstufen praxisgerecht.

Erleichterungen in der Bedienung schaffen die in Kapitel 4.1.1.1 beschriebenen Flieh-
kraft- und die elektronisch/elektrisch geregelten Kupplungen. Mit letzteren lassen sich
die Schaltzeiten bei den schweren Fahrzeugen auf knapp eine Sekunde reduzieren.
Allerdings ist mit keiner dieser Mdéglichkeiten das Problem der Zugkraftunterbrechung
behoben.

Das trifft auch zu, wenn man die Reibungskupplung durch eine hydrodynamische
Kupplung (vergl. Kapitel 4.1.1.2), besser noch durch einen hydrodynamischen Dreh-
momentwandler (siehe Kapitel 4.1.2.2.1) ersetzt.

Bedienungsverbesserung, damit auch eine bessere Ausfallsicherheit, erreicht man auch
durch die Automatisierung der Getriebe (vergl. Kapitel 4.1.2.1.2).

4.1.2.1.1.2 Planetengetriebe (Umlaufgetriebe, Differenzialgetriebe)

Mit den in der Baulange kirzeren, zwar kostenintensiveren Getrieben mit Planetenséat-
zen (Umlauf-, Planeten-, Differenzialgetriebe) lassen sich lastschaltbare Stufenschalt-
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getriebe, d.h. ohne Zugkraftunterbrechung, realisieren. Die Zahnradkombinationen
werden bei diesen Getrieben mit Lamellenkupplungen und Band- oder Lamellenbrem-
sen hergestellt. Das Schalten ohne Zugkraftunterbrechung (das Getriebe ist lastschalt-
bar) erfolgt dadurch, dass das/die Schaltelement/e der Schaltstufe ge6ffnet und das/die
der nachsten Schaltstufe gleichzeitig geschlossen wird/werden. D.h. der Schaltvorgang
erfolgt Gberschneidend.

Die oben beschriebenen Anforderungen beziiglich der Abstufungen usw. sind hier ge-
nauso zu erfullen.

Die Getriebe finden in Kombination mit einem hydrodynamischen Drehmomentwand-
ler (vergl. Kapitel 4.1.2.2.1) z.B. in Fahrzeugen der Familie des KPz Leopard 1 Ver-
wendung (vergl. Kapitel 4.4.2.2.4, Schalt-Lenk-Getriebe ZF 4 HP 250). Auch die
Schaltgetriebe der russischen KPz T72 und T 80 (Abb. 4.6), die ohne hydrodynami-
schen Drenmomentwandler auskommen, funktionieren so (vergl. Kapitel 4.1.1.1 und
4.3.2.3). Diese Fahrzeuge haben je Fahrzeugseite ein Getriebe und kommen ohne An-
fahrkupplung aus.

1. Gang: K3, B4 8,173 BJ. BIG F?I ¥ |B.4.
2. Gang: B4, B6 4,400 [, 9 A
3. Gang: K3, B6 3,485 kK2 \60|T64 K3g \
4. Gang: B1, B4 2,787 I 16
5. Gang: B1, K3 2,027 — = Ed
6. Gang: K2, B4 1,467 _ 13.[1.;3 ] 28 | 1
7. Gang: K2, K3 1,000 271 | 125
R. Gang: K3, B5 14,350 ! 11 |
Leerlauf: B4 7 JL 1 4| — ‘ 1.:' i
Bremse: B4, B5 4L T l E T': /_
g L. |
il —n.mw sV
/ .
. Seitenvorgelege
M oto r H Planetensiitze

;;;;;;

Abb. 4.6: Schaltgetriebe des KPz T72 (Dienstvorschrift der NVA [6]; rechte Fahrzeugseite)



4 Triebstrang

4.1.2.1.2 Automatisierte Getriebe und Automatikgetriebe

Den Forderungen nach leichter Bedienbarkeit kommt aber im Grunde nur das automa-
tisierte oder das automatische Getriebe nach, wodurch sich auch die Ausbildung ver-
einfacht.

Sie haben eine hohere Bediensicherheit und damit auch eine hohere Zuverlassigkeit als
die Handschaltgetriebe. Das gilt umso mehr, wenn die Fahrzeuge im Geldnde unter
Gefechtsbedingungen bewegt werden miissen.

Bei automatisierten Getrieben (Abb. 4.7) werden die Schaltvorgange im Getriebe und
meistens auch der Kupplungsvorgang durch Aktoren (pneumatisch, hydraulisch oder
elektrische Stellmotoren) bedient, wobei dies bei héheren Automatisierungsgraden
abhéngig von Last und Drehzahl erfolgt. Diese Getriebe fiihren besonders bei Nutz-
fahrzeugen mit hohen Motorleistungen zu einer Entlastung der Fahrer. Sie haben sich
vor allem im Fernverkehr weitgehend durchgesetzt. Am bzw. im Getriebe wird auf das
Schaltgestange, was wie im Handschaltgetriebe ausgefihrt ist, eingewirkt. Da die au-
tomatisierten Getriebe auf den Handschaltgetrieben aufbauen, sind sie ebenfalls nicht
lastschaltbar. Die Mdglichkeit der Gangwahl per Hand kann realisiert werden.

Schaltaktor

Kup/plung |

Motor | Getriebe

Schaltprogramm-
JKuppIungs- wahl
aktor
Steuergerat Steuergerat J7
Motor Getriebe
] L
Kontroll-
leuchten
Ziindung Fahr- Gang-
geschw. erkennung
Fahrpedal Getriebe-
Bremse drehzahl

Abb. 4.7: Funktionsschema fiir automatisierte Schaltgetriebe
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Zu den automatisierten Schaltgetrieben kann man die Vorwahlgetriebe zdhlen. Mit
ihnen l&sst sich das Problem der Zugkraftunterbrechung verringern. Die grundsétzliche
Bauform ist dabei das VVorgelegegetriebe. Hier werden die Fahrstufen vorgewahlt und
durch Gasrticknahme, damit Auslésen der Hauptkupplung, pneumatisch oder hydrau-
lisch eingelegt. Dadurch werden die Schaltpausen kirzer. Ein Beispiel dazu war z.B.
das OLVAR-Getriebe der Firma MAYBACH (vergl. Abb. 4.8) in den Pz.Kpfw. Tiger
lund II.

Gangwahlhebel Schaltzylinder
"y Lenk-

! Schalt ventil

a

Steuerkasten

: Sperrventil
Lenkgetriebe

Antrieb

Welle fiir
Fahrtrichtungshebel

Bremsen
Hauptkupplung

Druckknopf fiir

Haltebremse (i, = 0) Kupplungshebel

Abb. 4.8: OLVAR-Wechselgetriebe des Pz.Kpfw. Tiger

Eine andere Konstellation, die bei Nutzfahrzeugen im Schwerlastbereich und im Ge-
landeeinsatz sich bewahrt hat, ist die sogenannte Wandlerschaltkupplung (WSK). Hier
wird dem Handschaltgetriebe in VVorgelegebauweise mit Reibungskupplung ein hydro-
dynamischer (Drehmoment-)Wandler vorgeschaltet, der vor allem ein bedienungs-
freundliches, verschleil3freies Anfahren und Rangieren ermdglicht. Die Reibungskupp-
lung (Trennkupplung) beldsst man, um die Synchronisierung der Schaltstufen zu ent-
lasten. Diese Getriebe lassen sich automatisieren, indem die Betétigung der Aktoren
flr die Reibungskupplung durch einen Schalter am Gangwahlhebel erfolgt, die Schalt-
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stufen aber konventionell eingelegt werden. Das Kupplungspedal entféllt dann. Man
spricht von einer Halbautomatik.

Die Automatikgetriebe sind im Gegensatz zu den automatisierten Schaltgetrieben last-
schaltbar, indem der Gangwechsel (berschneidend ausgefuhrt wird (vergl. Kapitel
4.1.2.1.1.2). Die Automatik wirkt mit elektrischen und hydraulischen Ubertragungs-
elementen direkt auf die Lamellenkupplungen, -bremsen bzw. Bandbremsen der Zahn-
radpaarungen. Die Getriebe sind also Stufenschaltgetriebe und als Planetengetriebe
ausgefiihrt. Der Gangwechsel erfolgt in Abhangigkeit von Last und Drehzahl. Die
Madglichkeit der Gangwahl per Hand kann auch hier realisiert werden.

Bei den meisten Automatikgetrieben wird fur die Kupplung ein hydrodynamischer
Drehmomentwandler eingesetzt (vergl. Kapitel 4.1.2.2.1), der neben der Drehzahl-
wandlung auch eine bessere Anpassung an die ,,ideale Zugkrafthyperbel ermdglicht.
Statt des hydrodynamischen Drehmomentwandlers ist auch die Verwendung einer
Reibungskupplung fiir die Drehzahlanpassung moglich. Die Kupplung wird dann
durch einen in den automatischen Schaltvorgang integrierten Aktor betatigt.

Das Gesamtubersetzungsverhaltnis aus beiden Drehmomentwandlern erhdlt man aus
dem Produkt beider Bauelemente

iges :iWa'iSG . 4/3

Um den relativ schlechten Wirkungsgrad des hydrodynamischen Drehmomentwand-
lers (vergl. Kapitel 4.1.2.2.1) in seiner Wirkung zu mindern, wird die Anzahl der
Schaltstufen im Planetengetriebe erhoht und die Wandlung (Ubersetzung) des Hydro-
dynamischen Wandlers gesenkt. Weiterhin hilft hier, dass die Wandler, auf3er beim
Anfahren und beim Gangwechsel, durch eine mechanische Reibungskupplung (Wand-
leriberbrickungskupplung) tberbriickt werden (vergl. Kapitel 4.1.2.2.1).

Das Doppelkupplungsgetriebe (Abb. 4.9), das auf dem Vorgelegegetriebe aufbaut, ist
lastschaltbar. Es kommt ohne einen hydrodynamischen Drehmomentwandler aus und
ist damit dem konventionellen Automatikgetriebe beztiglich des Wirkungsgrades tber-
legen.

Das Vorgelegetriebe wird hier in zwei parallele Zweige - einer fur die ungeraden
Schaltstufen beginnend mit dem 1. Gang, und einer fir die geraden, beginnend mit
dem 2. Gang - aufgeteilt, die mit je einer Reibungskupplung mit dem Motor verbunden
sind (Abb. 4.9). Die Lastschaltbarkeit wird dadurch erreicht, dass die G&nge im nicht
unter Last stehenden Getriebezweig vorgewéhlt (geschaltet) werden und der Schalt-
vorgang durch die Uberschneidende Betdtigung der Reibungskupplungen dann ausge-
flhrt wird. Die Schaltstufen in den Getriebezweigen werden wie im Handschaltgetrie-
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be durch das mechanische Schaltgestdnge (Schaltmuffen) betatigt. Die Betatigung der
Schaltung und der Kupplungen erfolgt Gber Aktoren, die von der Automatik drehzahl-
und lastabhangig angesteuert werden.

Die Maglichkeit der Gangwahl per Hand kann realisiert werden.

Die Doppelkupplungsgetriebe haben die gleichen Baugruppen wie die Handschaltge-
triebe, das bedeutet fir die Fertigung die Nutzung von Teilefamilien. Die Anordnung
der Baugruppen fiihrt zu einer grofReren Bauldnge und schwereren Ausfiihrung gegen-
uber den Handschaltgetrieben und automatisierten Getrieben in VVorgelegebauweise.

K1 K2

———_— -
—_— W
— i

|—| |—||——|
. E—
» ———]—
o F———t
o ——HHH

N ——i——

Abb. 4.9: Doppelkupplungsgetriebe

Die Ubertragbaren Drehmomente der Reibungskupplungen sind - zumindest zur Zeit -
durch den zur Verfiigung stehenden Bauraum begrenzt, weshalb sich die Getriebe im
Augenblick nur im PKW-Bau etablieren. Fir hthere Momente miissen auch hier nasse
Lamellenkupplungen verwendet werden, was einen schlechteren Wirkungsrad zur
Folge hat.

4.1.2.2 Stufenlose Drehmomentwandler

Es gibt hydraulische und mechanische stufenlose Drehmomentwandler.

Zu den hydraulischen zéhlen die hydrodynamische und die hydrostatische Variante.
Bei dem mechanischen stufenlosen Drehmomentwandler hat sich die Variante des
Zugmittelgetriebes im PKW-Bau durchgesetzt. Daneben gibt es noch den Kegelring-
wandler und die Trochoidwandler (Reibradgetriebe).
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4.1.2.2.1 Hydrodynamischer Drehmomentwandler
(hydromechanischer Wandler; umgangssprachlich: Wandler)

Genauer ist er als ,,hydrodynamischer Drehzahl-Drehmoment-Wandler” (Abb. 4.10)
zu bezeichnen, da er zum einen - wie oben aufgezeigt - die Funktion der Anfahrkupp-
lung und zum anderen die Funktion eines stufenlosen Getriebes (Drehmomentwand-
lers) Ubernimmt.

Der Anfahrschlupf wird reibungsfrei, ohne Zutun des Fahrers aufgenommen, was Be-
dienungserleichterung schafft, da man mit ihm aus der Geschwindigkeit 0 anfahren
kann. Zum anderen arbeitet der hydrodynamische Wandler im Anfahrbereich mit einer
Drehmomenttiberhéhung (Drehmomentwandlung iwa), SO dass man eine verbesserte
Anndherung an die ,,ideale Zugkrafthyperbel* (vergl. Abb. 3.3) und groferes Trakti-
onsvermogen vor allem in der ersten Fahrstufe erhdlt. AuRerdem hat der Wandler den
Vorteil, dass er den Motor vom nachfolgenden Triebstrang schwingungstechnisch ent-
koppelt.

_. |
Uberbriickungs-
kupplung

Pumpenrad

Leitrad
Turbinenrad

Freilauf .
Motor Getriebe

J J J J
4= (] — =P

Abb. 4.10: Hydrodynamischer Drehmomentwandler

Die Drenmomentiiberh6hung des hydrodynamischen Drehmomentwandlers gegentiber
der hydrodynamischen Kupplung wird durch das zusatzliche Leitrad (vergl. Abb. 4.1
mit 4.10) erreicht, an dem die hydraulische Stromung umgelenkt wird und damit hohe-
re Geschwindigkeiten bewirkt. Das Drehmoment fir die Pumpen- und auch fir die
Turbinenseite ldsst sich grundsitzlich mit der Euler’schen Turbinengleichung ermit-
teln:

I\/lPu =m'A(r'Cu) 4/4

Das Moment wird vom Massestrom des Hydraulikols (Masse pro Zeiteinheit) und von
der Differenz der Produkte aus Radius und Umfangsgeschwindigkeit, d.h. von der
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GroRe des Wandlers und der Drehzahl am Schaufelaus- und -eingang bestimmt. Man
kann die Baugrofie mit einem hoheren Drehzahlniveau reduzieren.

Der hydrodynamische Wandler zeigt aber ein schlechtes Wirkungsgradverhalten be-
sonders im Bereich der groRten Drehmomenttberhéhung (Anfahrwandlung, nw. — 0),
so dass man sie auf die maximalen Werte zwischen 2 bis 3 (KPz Leopard 2 — iy, =
2,4) begrenzt. Im oberen Drehzahlbereich wird der Wirkungsgrad durch erneute Zu-
nahme der StoR- und Reibungsverluste wiederum schlechter, wogegen man das Tri-
loksystem verwenden kann. Hierbei lauft der Wandler im oberen Drehzahlbereich ab
dem Drehmomentverhéltnis iy, = 1 als hydraulische Kupplung, indem das Leitrad
uber einen Freilauf leer mitdreht (vergl. Abb. 4.11).

1 — IVIAbtrieb
lwa = M it A — Wandlungsbereich— b wa
i nWa i B

) | - 0,8

3 Kuppllungspunkt - 0,6

2 | iWa i B 0,4

17 ; Y 02

: _— r]Abtrieb

02 04 06 08 N pntries

Abb. 4.11: Kennlinien des hydrodynamischen Drehmomentwandlers

Das bedeutet, der hydrodynamische Wandler kann ohne einen nachgeschalteten ande-
ren Drehmomentwandler, z.B. einem Stufenschaltgetriebe, nicht die Anpassung an die
»ldeale Zugkrafthyperbel“ erreichen. Allerdings besteht durch die Drehmomentiiber-
héhung die Moglichkeit die Anzahl der Schaltstufen im angeschlossenen Getriebe ge-
genlber dem Handschaltgetriebe zu verringern. Andererseits gibt es grundsétzlich die
Maoglichkeit, mehrere Wandler mit unterschiedlichen Charakteristiken zu kombinieren
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und so die Anndherung an die ,,ideale Zugkrafthyperbel* zu verbessern (Beispiel: An-
fahr- und Marschwandler bei Diesellokomotiven).
Der Wirkungsgrad des hydrodynamischen Wandlers wird durch den Schlupf belastet:

fhwa = iwa-(L=S) (mit dem Schlupf S im Wandler). 415

Zur Vermeidung des noch vorhandenen Schlupfes (Mindestschlupf ca. 1 bis 1,5 %)
bzw. zur Verringerung seines Einflusses dient die oben (Kapitel 4.1.2.1.2) angespro-
chene Uberbriickungskupplung (vergl. Abb. 4.10), die abhéngig von Motordrehzahl
und Last gesteuert wird.

Der Wirkungsgrad l&sst sich auch durch den Einsatz des Wandlers in einem Verzwei-
gungsgetriebe (Leistungsverzweigung, vergl. Kapitel 4.1.2.3) verbessern.

Das grofite Beschleunigungsvermdogen erreicht man mit derart ausgestatteten Fahrzeu-
gen durch Hochfahren des Motors gegen den festgebremsten Wandler.

Der hydrodynamische Drehmomentwandler findet in den in Kapitel 4.1.2.1.2. be-
schriebenen Automatikgetrieben inzwischen weite Verbreitung im Kettenfahrzeugbau.

4.1.2.2.2 Hydrostatische Drehmomentwandler

Hydrostatische Fahrzeuggetriebe werden in der Regel in Axialkolbenbauweise
(Schragachsen-) ausgefiihrt, wobei durch Anderung des Volumenstroms zwischen
Pumpen- und Motorteil des Getriebes die Steuerung erfolgt. Diese Anderung kann
durch Ausschwenken des umlaufenden Zylinderblocks der Pumpe und/oder durch die
Pumpendrehzahl erreicht werden. Auch ein Schwenken des Zylinderblocks des Motors
ist moglich.

Fur die Regelung des Axialkolbendrenmomentwandlers ergeben sich - ohne Beruck-
sichtigung der Wirkungsgrade - fiir die Pumpe und den Motor grundsétzlich die fol-
genden Beziehungen (vergl. Abb. 4.12):

- fur das Fordervolumen der Pumpe bzw. das Schluckvolumen des Motors mit

der Zylinderzahl z

d2 .
V=Z-T-7r-r-sma, 4/6

- fur die Leistung beider Aggregate, die ohne Berlcksichtigung der Wirkungs-
grade (vergl. Gleichung 4/109) gleich sind,
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- fur das Drehmoment

Pus
n

M= 4/8

Schwenkt man nun die Pumpe aus und betreibt den Motor mit konstantem Schwenk-
winkel, wird das Fordervolumen vergroRert (Abb. 4.12). Damit steigt die Leistung der
Pumpe proportional. Das gilt auch fur die proportionale Leistung des Motors. Da das
Schluckvolumen des Motors das Fordervolumen der Pumpe aufnehmen muss, d.h. sie
sind gleich, bleibt damit das Drehnmoment des Motors (von der Belastung unabhangig)
konstant.

Nullférderung

- 3

Nges

0,8
0,6
0,4
0,2

Maptrien 4

»

nAbtrieb

02 04 06 08 10 n/n
max

Abb. 4.12: Hydrostatisches Getriebe (Prinzip; mit Konstantmotor) mit Kennlinien
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Abb. 4.13:  Schnitt durch eine Axialkolbenpumpe

Schwenkt man nun den Motor aus und betreibt die Pumpe mit konstantem Schwenk-
winkel, ist das Fordervolumen konstant und der Motor wird mit konstanter Leistung
angetrieben. Durch die VergroRerung des Motorschwenkwinkels verringert sich die
Motordrehzahl, die Abtriebsdrehzahl. Mit Gleichung 4/8 ist der Drehmomentverlauf
des Motors demnach eine Hyperbel.

Mit diesen Getrieben ldsst sich also die gewiinschte Anndherung an die ,,ideale Zug-
krafthyperbel sehr gut erreichen (vergl. Abb. 4.12). Eine Anfahrkupplung wird auch
nicht benotigt, da die Schwenkwinkel aus der Nulllage (Nullférderung) verandert wer-
den. Da die Zylinderblocke auBerdem aus der Nulllage in beide Richtungen ge-
schwenkt werden konnen, kann das Getriebe auch eine stufenlos verénderbare Riick-
waértsfahrt realisieren.

Die Kennlinie des Wandlers (einschlieBlich der Flache darunter, Abb. 4.12) hat auRer-
dem den Vorteil, dass sie mit nur einem Betriebspunkt der Antriebsmaschine betrieben
werden kann.

Der Wandlungsbereich ist allerdings auf3er durch den relativ schlechten Wirkungsgrad
(mechanischer und volumetrischer: 80 bis ca. 85 %; im Anfahrbereich n — 0) auch
noch druckseitig eingeschrankt (bis ca. 450 bar maximale Dauerlast, Spitzendriicke bis
700 bar), so dass man einen Wandlungsbereich eines Aggregates wirtschaftlich bis ca.
4 verwirklicht (mit Konstantmotor). AuBerdem erhalt man bei den im Kampfpanzer-
bau notwendigen hohen Leistungen sehr grofle und schwere Aggregate.
Der Wandlungsbereich kann durch ein nachgeschaltetes Zahnradgetriebe vergrofert
werden.
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Der Wirkungsgrad lasst sich durch Integration in einem Verzweigungsgetriebe (Leis-
tungsverzweigung, vergl. Kapitel 4.1.2.3) verbessern.

Als weiteren Nachteil kann man die nicht unerhebliche Gerduschentwicklung der Hyd-
raulik anfihren.

4.1.2.2.3 Stufenlose, mechanische Drehmomentwandler

Eine andere Mdglichkeit der stufenlosen, lastschaltbaren Kennungswandler ist das stu-
fenlos mechanische Getriebe. Die Kraftiibertragung ist kraftschliissig. Die Wandler
werden deshalb auch als Reibgetriebe bezeichnet, wobei sich allerdings der Begriff
CVT (countinuously variable transmission) fir sie durchgesetzt hat, der eigentlich
auch die hydraulischen stufenlosen Getriebe umfasst. Man findet die Getriebe im
PKW-Bau hauptséchlich als Zugmittelgetriebe (Abb. 4.14), ganz vereinzelt als Toroid-
(Walzkorper-) und als Kegelringgetriebe (Abb. 4.15), wobei letztere gegeniber den
Zugmittelgetrieben kompakter sind und etwas hohere Drehmomente Ubertragen kén-
nen.

Antrieb Abtrieb Antrieb Abtrieb

Abb. 4.14: Prinzip des Zugmittelgetriebes (Umschlingungs-; links: Ubersetzung ins Schnelle,
rechts: Ubersetzung ins Langsame)

Die Zugmittelgetriebe (auch: Umschlingungsgetriebe) bestehen aus zwei sogenannten
Variatoren und einer Schubglieder- oder Laschenkette (die im Werkzeugmaschinenbau
verwendeten PIV-Getriebe = positive infinitely variable haben eine formschlissige
Variante der Laschenkette, bei der verschiebliche Querbleche in die genuteten Flanken
der Kegelscheiben greifen, was geringere Geschwindigkeiten zul&sst). Die Variatoren
umfassen jeweils zwei Kegelscheibenpaare mit glatten Flanken, die durch den zugeh6-



4 Triebstrang 203

rigen Stellmechanismus in Abh&ngigkeit von Last und Drehzahl axial gegeneinander
verschoben werden (Abb. 4.14).

Verstellvor-

é ~richtung fur den
———Ring

mit axialer
Anpressvorrichtung

| —

/

Abb. 4.15: Prinzip des Kegelringgetriebes

Die Reibgetriebe zeigen an sich - wie das hydrostatische Getriebe - eine sehr gute An-
ndherung an die ,,ideale Zugkrafthyperbel* (Abb. 4.16). Die Kennlinie dieser Wandler
(einschliel’lich der Fl&che darunter) hat den Vorteil, dass sie mit einer Motorkennlinie
betrieben werden kann. Man kann dadurch das Fahrzeug immer im Bereich des giins-
tigsten Kraftstoffverbrauchs fahren, d.h. im Getriebe wird die Ubersetzung ins Schnel-
le eingestellt (Abb. 4.17). Der Bereich des 1. Ganges eines Stufenschaltgetriebes kann
auch abgedeckt werden.

Eine groRe Spreizung (zwischen kleiner und groRer Ubersetzung), wie sie Gelande-
fahrzeuge erfordern, fiihrt bei diesen Getrieben wegen der damit notwendigen grol3en
Scheibendurchmesser gegentber Zahnradgetrieben zu mehr Bauraumbedarf. Im PKW-
Bau werden mit Schubgliederketten Spreizungen von 5 bis etwa 6,5 verwirklicht.
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Der prinzipielle Nachteil dieser Getriebe ist die kraftschlliissige Drehmomentibertra-
gung. Sie ist von der Anpresskraft der Kegelscheiben an die Flanken der Kette und
von der Scherfahigkeit des Ols im Getriebe abhangig. Die Anpresskrafte, die hydrau-
lisch erzeugt werden, werden elektronisch abhéngig von der Last geregelt, um einer-
seits eine gute Kraftlibertragung und andererseits einen glnstigen Wirkungsgrad zu
erreichen. Dieser wird durch die Hydraulik belastet.

M A

Abtrieb

Wandlungsbereich

r]Abtrieb

Abb. 4.16: Kennlinie des Reibgetriebes

Es werden Wirkungsgrade im Bereich von 85 bis tiber 90 % angegeben.

Zur Zeit sind Antriebsmomente (Motordrenmomente) bis 400 Nm fur die Zugmittelge-
triebe moglich. Will man die Vorteile des Reibgetriebes auch bei hoheren An-
triebsmomenten nutzen, bietet sich die Moglichkeit der leistungsverzweigten Getriebe
an (vergl. Kapitel 4.1.2.3). Im Nutzfahrzeugbau werden solche Kombinationen unter-
sucht. Das bedeutet, dass die Reibgetriebe im Kettenfahrzeugbau hochstens fiir leichte
Fahrzeuge in Frage kommen.

Wie in Abb. 4.16 ersichtlich ist, ben6tiget das Reibgetriebe eine Anfahrkupplung, au-
Rerdem eine zusatzliche Zahnradiibersetzung fiir die Rickwaértsfahrt.
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b, = konst.

P, = konst.

Stufenschalt-
getriebe

[T

Abb. 4.17: Motorkennfeld mit Fahrkennlinien fur ein Stufenschaltgetriebe und ein Reibgetriebe
(qualitativ; Linien konstanten spezifischen Verbrauchs b, = konst., Linien konstanter
Motorleistung P, = konst.)

4.1.2.2.4 Elektrische Getriebe

Den Begriff der ,,elektrischen Getriebe™ findet man hin und wieder als andere Be-
zeichnung fir Elektromotoren zur Anpassung statt der oben beschrieben Drehmo-
mentwandler. D.h. es handelt sich um Hybridantriebe (vergl. Kapitel 3.8).

4.1.2.3 Leistungsverzweigte Getriebe

Mit leistungsverzweigten Getrieben l&sst sich ein Teil der Leistung direkt oder tber
ein mechanisches Stufenschaltgetriebe und ein Teil Gber ein stufenloses Getriebe zum
Abtrieb leiten. Das bedeutet, dass man zum einen die Vorteile der stufenlosen Ken-
nungswandler nutzt. So lassen sich gegeniiber den gestuften Kennungswandlern die
Liicken zwischen den Gangkurven und der ,,idealen Zugkrafthyperbel im Zugkraftdi-
agramm schlieBen und mit den hydraulischen Wandlern der Anfahrvorgang ver-
schleifl3frei durchfiihren. Zum anderen kann mit dem mechanischen Kennungswandler
der schlechterer Wirkungsgrad des hydraulischen Teils insgesamt verbessert werden.
Wird z.B. die Leistung je zur Halfte aufgeteilt, kann mit einem hydrostatischen Ken-
nungswandler mit einem Wirkungsgrad von 80 % und einem mechanischen Zweig
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mit einem Wirkungsgrad von 95 % ein Gesamtwirkungsgrad von 87,5 % (0,5 - 0,8 +
0,5- 0,95 =0,875) erreicht werden.

Fur die Aufteilung oder Zusammenfiihrung der beiden Zweige wird ein Planetenge-
triebe (Umlauf-; Abb. 4.18) verwendet. Fur die Zusammenfassung bzw. Aufteilung der
Drehzahlen und Drehmomente und damit der Leistungen der beiden Zweige lassen
sich folgende Zusammenhénge angeben:

__LAuBenrad

L

Planeten- T Planetenrad
trager —— | T

Sonnenrad

; A = AulRenrad
T P = Planetentrager
e T S = Sonnenrad

Abb. 4.18: Planetengetriebe

fur die Drehzahllberlagerung (vergl. Kapitel 4.3.2.2):

Np =N o _4n 1 4/9

PR+ % i+
fr die Drehmomente:

Man :MA'igesbisA+MS'igesbisS 4/10
M .
L=, 4/11
MS
Mp _ flo+1 4/12
MA I0
mit der Grundubersetzung im Planetengetriebe

Zahnzahl Aul3enrad z,
.= =ZA 4/14

~ Zahnezahl Innenrad ~ z¢
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Fur die Leistungsverzweigung werden die grundsétzlichen Kombinationen Sammel-
und Verteilergetriebe (vergl. Abb. 4.19) eingesetzt. Es gibt auch Ausfihrungen mit
mehreren Leistungsverzweigungen.

T T
I n 1 I n |
I_ stufenloser _I I I I_ stufenloser _I
Wandler ! = Wandler
Sammelgetriebe Verteilergetriebe

Abb. 4.19: Bauarten der Leistungsverzweigung (Prinzipdarstellung)

4.1.3 Zusammenfassung

Die Anforderungen an einen Kennungswandler in einem Kettenfahrzeug sind zundchst
die Erflllung der Zugkraftaufgaben und die Begrenzung des Verbrauchs und der
Emissionen. Darlber hinaus ist aber unbedingt darauf zu achten, dass die Kennungs-
wandler den Fahrer, der bei militarischen Fahrzeugen extremen Stresssituationen (Ge-
fechtssituationen) ausgesetzt ist, bezlglich des Bedienkomforts und der Bediensicher-
heit, besonders in der Anfahrsituation, unterstiitzen. Damit werden die Kondition des
Fahrers weniger belastet, die Fahrausbildung vereinfacht und die Betriebs- und Aus-
fallsicherheit erhoht.

Unter diesen Bedingungen sind Handschaltgetriebe mit Reibungskupplung, auch unter
dem Aspekt der hohen Drehmomente der Antriebsmaschinen, fiir vor allem militari-
sche Kettenfahrzeuge weniger zweckmalig. Dabei ist die Reibungskupplung fir mili-
tarische Kettenfahrzeuge nur bedingt bis nicht geeignet. Dies ist vor dem Hintergrund
der hohen Motormomente (Kampfpanzer erreichen heute Werte von 5000 Nm, zu-
klnftig auch mehr), den beengten Platzverh&ltnissen unter Panzerschutz und der erfor-
derlichen einfachen Bedienbarkeit zu sehen.

Die Stufenschaltgetriebe kdnnen den Wechsel der Schaltstufen nur mit Zugkraftunter-
brechung umsetzen, mit der nur versierte Fahrer umgehen kdnnen und das in der Regel
auch nur in Situationen ohne psychischen Druck. Die automatisierten Ausfiihrungen,
wie man sie im Nutzfahrzeugbau kennt, lassen sich eher einsetzen und dann fir leichte
bis mittlere Kettenfahrzeuge. Sie verbessern die Anfahrsituation und den Schaltstu-
fenwechsel, wobei die Zugkraftunterbrechung aber vorhanden bleibt. Gleiches trifft
letztendlich auch auf die Stufenschaltgetriebe mit Wandler-Schaltkupplung zu, wie sie
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bei schweren LKW eingesetzt werden. Hier kann man den Schaltvorgang in schwieri-
gen Situationen unterlassen, was aber zu einer entsprechenden Belastung des hydrody-
namischen Drehmomentwandlers fihrt. Auch fur Geldnde-LKW und Baustellenfahr-
zeuge wird wegen der Bedienbarkeit und des Verschleil3es eher auf die lastschaltbaren
Automatikgetriebe (mit hydrodynamischem Drehmomentwandler) zurtickgegriffen.
Das bedeutet, dass fir militarische Kettenfahrzeuge das lastschaltbare Automatikge-
triebe unbedingt vorzuziehen ist.

Die Verwendung von stufenlosen Drehmomentwandlern beschrankt sich eher auf den
hydrodynamischen Drehmomentwandler im Automatikgetriebe.

Der Einsatz hydrostatischer Getriebe wird durch ihre erforderliche schwere Bauweise
und ihren schlechten Wirkungsgrad eingeschrankt. Nur in leistungsverzweigten Ge-
trieben integriert ist der Einsatz in leichten bis mittleren militarischen Kettenfahrzeu-
gen denkbar. In Langsamlaufern (Baustellenfahrzeuge) dagegen ist das hydrostatische
Getriebe besonders in Verbindung mit hydraulischen Verbrauchern vorzuziehen.

Die stufenlosen Reibgetriebe sind nur zusammen mit leistungsverzweigten Getrieben
in leichten Kettenfahrzeugen denkbar, wobei bisher aber keine Erfahrungen aus der
Praxis vorliegen, auch nicht aus dem Nutzfahrzeugbau.

4.2 Beurteilung von Lenkgetrieben

Nachdem im Kapitel 2.3 die physikalischen Grundlagen fur die Kurvenfahrt von Ket-
tenfahrzeugen erarbeitet wurden, soll im Folgenden - bevor auf die Lenkgetriebe im
Antriebstrang eingegangen wird - untersucht werden, welche Anforderungen die Er-
zeugung der Kurvenfahrt an notwendige Lenkorgane stellt. Die erarbeiteten Kriterien
sollen gleichzeitig zur Beurteilung ausgefiihrter Lenkgetriebe von Kettenfahrzeugen
dienen. Um die Aussagen so allgemein wie moglich zu halten, sollen die Unter-
suchungen losgelost von Fahrzeugdaten gefuhrt werden.

4.2.1 Erzeugung der Lenkibersetzung

4.2.1.1 Zusammenhang Kurvenradius — Lenkubersetzung -
Fahrgeschwindigkeit

Die in Kapitel 2.3.1 definierte Lenkubersetzung i, ist ein MaR flr den zu fahrenden
Kurvenradius:
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R=2.i . 2/58a
2

Getriebeseitig muss die Lenkubersetzung durch unterschiedliche Drehzahlen bzw. Ge-
schwindigkeiten der Kettentriebrader erzeugt werden. Es ergibt sich mit den Glei-
chungen 2/65 und 2/66

V,+V; n,+n,
=Va_vi } n,—n;

I

Durch Einsetzen der Gleichung 2/65, 66 in 2/58a erhélt man den Zusammenhang zwi-

schen Kurvenradius und den dazu notwendigen Drehzahl- bzw. Geschwindigkeitsver-

héltnissen, die im Lenkgetriebe dafur erzeugt werden missen,
S V 4V, s n +n,

== ==. : 4/15
2 V,=V, 2 n,-n

Gleichzeitig ist durch die Gleichung 4/15 die Geschwindigkeit vorbestimmt, mit der
der Kurvenradius durchfahren wird. Mit der Gleichung 2/62

folgt
vm=§-(va—vi) : 416

In dieser Betrachtung ist der Schlupf noch nicht bertcksichtigt. Die Geschwindigkei-
ten bzw. Drehzahlen an den Ketten setzen sich aus einem Anteil fir die VVorwértsbe-
wegung (Geradeausbewegung) zusammen, dem der Anteil fir die Wendebewegung
uberlagert wird.

n,=n,+n,, bzw. v_ =v_+Vv . 4/17

n,=n,-n, bzw. v,=v_ -v, . 4/18

Dabei gilt allgemein, dass die Betradge fur die Wendebewegungen der &ulleren bzw.
inneren Kette verschieden groR sein konnen.

4.2.1.2 Symmetrische Lenkgetriebe

Die meisten westlichen militarischen Kettenfahrzeuge nutzen Lenkgetriebe, bei denen
die Uberlagerung der Wendedrehzahl auBen bzw. innen betragsmaRig gleich groR ist.
Bei diesen ,,symmetrischen Lenkgetrieben “ 1auft der Antrieb fiir die Innenkette um so
viel langsamer, wie die Aullenkette schneller angetrieben wird.

n, —n, V, =V,

=n, =—— bzw. Vi == 4/19
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Dieses Prinzip wird bei allen Lenkgetrieben erreicht, bei denen beide Kettentriebrader
durch ein Ausgleichsorgan verbunden sind. Abb. 4.20 soll dieses Prinzip im Unter-
schied zum asymmetrischen Getriebe verdeutlichen.

Symmetrisches Lenkgetriebe

Lenkbremse Lenkbremse
fest gelost

- T [T 1
y Wi ’L L_“_l % inv+nw

Ausgleichsgetriebe

Asymmetrisches Lenkgetriebe

Lenkbremse Lenkbremse
fest gelost

) »
e
ARy

Lenkkupplung Lenkkupplung
gelost n fest

an

Abb. 4.20: Definition flir das symmetrische und asymmetrische Lenkgetriebe

Die Gleichungen 4/17 bzw. 4/18 kénnen damit geschrieben werden
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n, =n, +n, > > 4/17a
n,+n; n,-n
ny=n, -n, = a; B 4/18a

Durch Vergleich mit Gleichung 2/65, 66 kann fiir den Fall des symmetrischen Lenkge-
triebes die Lenkibersetzung vereinfacht beschrieben werden mit

i =—. 4120

Die Vorwarts- bzw. Wendedrehzahlen stehen tber die Getriebelibersetzungen in einem
festen Zusammenhang zur Motordrehzahl

n
N, = mot 4121

n. = -mot 4122

Dabei ist i, die Ubersetzung des gesamten Antriebsstranges vom Motor bis zum Trieb-
rad, durch die drehzahlabhangig die Fahrgeschwindigkeit bei Geradeaus- und bei Kur-
venfahrt beeinflusst wird. Sie soll mit Vorwartsiibersetzung bezeichnet werden und
setzt sich aus dem Produkt der Einzelibersetzungen aller Kraftiibertragungselemente
zusammen, mit Ausnahme der Elemente, die die Wendedrehzahl beeinflussen. Die
Vorwartsiibersetzung wird damit analog zum Radfahrzeug durch vorgegebene feste
Getriebeabstufungen, durch veranderliche Abstufungen im Schaltgetriebe und durch
die sich im eventuell vorhandenen hydrodynamischen Drehmomentwandler einstel-
lende Ubersetzung gebildet:

Iy =ltest *Ischaitgetr. = *lsG - 4123

Die Wendeiibersetzung iy, ist das Produkt aller festen Ubersetzungen und der verander-
lichen Ubersetzungen im Lenkorgan. Die veranderlichen Ubersetzungen konnen dabei
durch schaltbare formschlissige Getriebeabstufungen oder aber durch ein Rutschen an
einer Bremse oder Kupplung erzeugt werden.

lw = lwest *lwrutschend = twf “lTwr - 4/24

Einen Sonderfall stellen die noch zu behandelnden hydrostatischen Lenkgetriebe dar,
bei denen die Ubersetzungen stufenlos erzeugt werden.

In iy sind alle formschlissig geschalteten Wendeiibersetzungen enthalten, wahrend iy,
die Ubersetzung beriicksichtigt, die durch Rutschen zustande kommt. Das Entstehen
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der ,,Rutschiibersetzung® soll fiir die beiden grundsitzlichen Elemente eines Lenkge-
triebes in Abb. 4.21 aufgezeigt werden.

Lenkkupplung

nan 2 nab
\ ‘ i =D 5
Wr
nab
Lenkbremse
- Ausgleichsgetriebe T
—>{ - Kupplung oder _
ohne mit
- ahnliches L Abbremsung:  Abbremsung:
Nap Nap
nab 2 nab
. n
Iwr = fb 21
r]ab

Abb. 4.21: Rutschibersetzung

In beiden Fallen wird die Ubersetzung i,, = 1, wenn die Elemente ohne Rutschen mit-
einander verbunden werden. Der Rutschzustand wird durch i, > 1 beschrieben. In die-
sem Fall wird ein Teil der aufgebrachten Leistung in Warme umgewandelt, was einen
Verlust darstellt. Unter Beriicksichtigung der gemachten Definitionen kann die Lenk-
Ubersetzung durch Getriebedaten beschrieben werden:

Tt Twr

4/25

Vv \'

In dieser Gleichung ist der Quotient aus iy und i, fiir eine gewahlte Ubersetzung eine
feste GroRe, die als feste Lenkiibersetzung i, s bezeichnet wird:

=il 420
Die feste Lenkubersetzung wird nach dem oben Gesagten durch die Zuordnung form-
schlissiger Abstufungen in den Kraftlbertragungselementen fiir die Geradeaus- bzw.
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Wendebewegung gebildet. Das Befahren eines Radius® entsprechend der festen Lenk-
Ubersetzung bedeutet, dass verlustarm gefahren wird, da ein Rutschen an einer Kupp-
lung bzw. Bremse vermieden wird. Gleichzeitig bezeichnet die feste Lenkubersetzung
den kleinstmoglichen Kurvenradius, da iy, = 1 ist,

s

Rmin = iLf 'E . 4/27

Alle Kurvenradien, die groRer als Rp, sind, werden durch die Uberlagerung der
Rutschiubersetzung, also durch Rutschen an Lenkkupplung oder -bremse erzeugt. Da
dieser Vorgang verlustbehaftet ist, sollte der Radienbereich, der durch rutschende
Lenkorgane erzeugt wird, moglichst eingeschrankt werden. Es missten also mehrere
feste Lenkubersetzungen im Getriebe gebildet werden kénnen. Der Weg dahin ist bei
einer Betrachtung der Gleichungen 4/25 und 4/26 ersichtlich.

Die feste Lenkibersetzung kann bei einer geeigneten Zuordnung der VVorwarts- und
der Wendeelemente sowohl durch eine Veranderung der VVorwaértsibersetzung (z.B. im
Schaltgetriebe) als auch der festen Wendeiibersetzung beeinflusst werden.

4.2.2 Antriebsleistung, Verluste, Wirkungsgrade

Die an der Kupplung des Motors zur Verfiigung gestellte Leistung kann nur teilweise
zur Uberwindung der auReren Fahrwiderstande genutzt werden. Von der Antriebsleis-
tung mussen zunachst tiberwunden werden:

- Getriebeverluste, einschliel3lich Verluste in den Lenkorganen

- Laufwerkswiderstande F;

- Schlupf zwischen Kette und Boden.

Ziel der folgenden Betrachtung soll sein, die Verluste im Antriebsstrang vom Motor
bis zum Kettentriebrad bei Kurvenfahrt zu erfassen. Dabei ist es zweckmaRig, von der
erforderlichen Antriebsleistung am Kettentriebrad auszugehen und daraus die notwen-
dige Leistung des Motors zu berechnen.

4.2.2.1 Erforderliche Leistung am Kettentriebrad

Bei der Betrachtung fur eine gleichméaRige Kurvenfahrt in der Ebene betragt die physi-
kalisch erforderliche Leistung an der Kette entsprechend Gleichung 2/94

f, A
P =F; v, -(fR + 2'&] :
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Diese Gleichung gilt unabhdngig von der Bauart des Lenkgetriebes im praktisch vor-
kommenden Radienbereich s/2 < R < Rk, d.h. vom ,,Wenden um eine Kette* bis zur
Geradeausfahrt.

Die so berechnete Abtriebsleistung enthélt die in Kapitel 2.3.1 getroffenen Vereinfa-
chungen und bericksichtigt definitionsgemal den Laufwerkswiderstand im Rollwider-
standsbeiwert. Die am Triebrad erforderliche Gesamtleistung unterscheidet sich ge-
genuber der Kettenabtriebsleistung um die Schlupfverluste (vergl. Kapitel 2.3.7.6).

P, =P, +V; . 2/149

Diese oben diskutierten Schlupfverluste sollen hier aus Griinden der Ubersichtlichkeit
nicht berticksichtigt werden, so dass am Triebrad nur die physikalisch notwendige
Leistung zu erzeugen ware. Durch diese Vereinfachung werden die nachfolgenden
Uberlegungen nicht verfalscht.

4.2.2.2 Getriebe- und Lenkverluste

Die Verluste in den Kraftlibertragungselementen lassen sich in drei Gruppen zusam-
menfassen (Abb. 4.22):

- Wandlerverluste

- Triebwerksverluste

- Lenkverluste.

Pe Pan I:)G PT
hdrodynam. feste Ubersetzungen Rutsch-
Motor F—9» Drehmoment- |—p - Schaltgetriebe —pi ibersetzungen [
wandler - Wendegetriebe im Lenkgetriebe
- Lenkgetriebe Nges
- Vorgelege .
I '
Viva Vy V.
Th un
ILf lr

Abb. 4.22: Leistungsfluss in Kettenfahrzeugen, Definitionen
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Die Wandlerverluste V\y,, damit der Wandlerwirkungsgrad, werden durch die Bauart
des hydrodynamischen Drehmomentwandlers und den Betriebspunkt, d.h. durch den
Drehzahlschlupf bzw. das aufgenommene Drehmoment bestimmt. Die Kennlinien ei-
nes Trilokwandlers sind prinzipiell in Abb. 4.11 dargestellt.

Die Triebwerksverluste (Triebwerkverlustleistung V) werden durch alle festen Uber-
setzungen und Lagerstellen beeinflusst, erfassen also Lagerreibung, Zahnreibung und
hydraulische Verluste. Die GroRe dieser Verluste ist damit abhéngig von der Bauart
der Getriebe, insbesondere von der Anzahl der Zahneingriffe, von der Belastung, der
Drehzahl und der Arbeitstemperatur. Bei Planetengetrieben werden die Verluste zu-
sétzlich noch vom Drehzahlverhdltnis der beiden Mittelradwellen (Sonnen-, AuRRen-
rad), also auch von der Leistungsflussrichtung, damit von der Lenkibersetzung beein-
flusst. Die Annahme konstanter Triebwerksverluste kann daher in einer Rechnung nur
néherungsweise richtige Ergebnisse liefern.

Die Lenkverluste (Lenkverlustleistung V) bezeichnen die Leistungsanteile, die an der
rutschenden Lenkbremse oder Lenkkupplung in Wéarme ubergefiihrt werden mdissen.
Die analytische Erfassung der Lenkverluste ergibt sich (néherungsweise) aus folgender
Uberlegung:

V, =P; -V, . 4/28
Fur den Kurvenradius, der mit fester Lenkibersetzung gefahren werden kann, sind die

Lenkverluste definitionsgeméal gleich Null. Mit der Gleichung 2/94 folgt fir diesen
Fahrzustand

PG=FG'Vm'(fR+fW../1J:PT : 4/29
i

Die so berechnete Leistung stellt bei konstanter Geschwindigkeit und vorgegebener
fester Lenkiibersetzung im gesamten Radienbereich den grof3ten Wert dar, da die feste
Lenkubersetzung den kleinstmoglichen, fahrbaren Radius beschreibt. Wird nun der
Kurvenradius vergroRert, so verringert sich bei konstanter Geschwindigkeit der Leis-
tungsbedarf am Triebrad. Da der neue Fahrzustand aber durch ein Rutschen am
Lenkorgan erreicht wird, entsteht dort eine mit zunehmender Differenzdrehzahl wach-
sende Lenkverlustleistung. Das bedeutet, dass sich der Leistungsbedarf am Eingang
zum Lenkorgan nicht entsprechend der erforderlichen Triebradleistung verringert.
Ausgehend davon, dass sich Leistung aus Drehmoment x Drehzahl zusammensetzt,
wird der Drehmomentbedarf auf Grund des fallenden Wendewiderstandes zwar klei-
ner, die am Eingang des Lenkorgans anzubietende Drehzahl wird aber bei konstanter
Geschwindigkeit durch den Fahrzustand mit fester Lenkubersetzung bestimmt. Unter

215



216

4 Triebstrang

Berlicksichtigung des formalen Aufbaus der Leistungsgleichung (siehe auch Glei-
chungen fir P,, P;, P., 2/89, 2/90, 2/94) folgt:

Pe(iL)=FG-Vm-(fR+M] : 4130

2 . | Lf

Entsprechend Gleichung 4/28 wird die Lenkverlustleistung:

Vo =Fg vy A (3 1), w1
2 e I

Bei der Betrachtung von ausgefiihrten Lenkgetrieben ist zu beachten, dass der Leis-
tungsfluss je nach Getriebebauart von den im Blockschaltbild (Abb. 4.22) dargestellten
Verhdltnissen abweicht. So treten in der dargestellten Flussrichtung auch hinter den
Rutschiubersetzungen Triebwerksverluste durch Reibung in Stand- oder Umlaufgetrie-
ben auf. Je nach Leistungsflussrichtung beeinflussen deren Wirkungsgrade auch die
Lenkverluste.

Die Gleichung zu ihrer analytischen Erfassung muss damit diese Anteile des Trieb-
werkswirkungsgrads enthalten und immer dann in Abhangigkeit der Lenkubersetzung
geéndert werden, wenn sich die Leistungsflussrichtung umkehrt.

Nach [15] hat die Gleichung fur die Lenkverluste bei allen praktisch vorkommenden,
symmetrischen Lenkgetrieben die Form

v, =FG'%-[01 -(fR 4 fwzf’lj—cz -[fR —fwz"lﬂ-[ii—ii] . 4132
Lf L

Darin sind C; und C, Koeffizienten, die nur aus Wirkungsgradfaktoren bestehen und
den untersuchten Getrieben eigenttimlich sind.

Fur den hauptsdchlichen Kurvenfahrbereich unterscheiden sich die Koeffizienten fir
die in [15] untersuchten Getriebe wenig von 1.

Lasst man daher die Wirkungsgradfaktoren in Gleichung 4/32 unbertcksichtigt, so
erhalt man die anschauliche Form der Gleichung 4/31, die damit von der Aussage her
auf alle symmetrischen Lenkgetriebe anwendbar ist und als Zahlenergebnisse gute N&-
herungswerte liefert.

Mit Hilfe dieser Gleichung zeigt sich deutlich, dass der Leistungsverlust am rutschen-
den Lenkorgan nur von einer Getriebekenngroéf3e, ndmlich der festen Lenkubersetzung
i_s abhéngt. Die Lenkverlustleistung ist klein zu halten bzw. wird vermieden, wenn i s
in mehreren Stufen oder sogar stufenlos an die dem gewiinschten Kurvenradius ent-
sprechende Lenkibersetzung angeglichen wird.
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4.2.2.3 Wirkungsgrade

Die in Kapitel 4.2.2.2 definierten Verlustleistungen hédngen von der Grofl3e der instal-
lierten Motorleistung ab. Eine anschauliche Aussage Uber die prozentualen Verluste
liefern Wirkungsgrade. Analog zu den in Kapitel 4.2.2.2 behandelten Verlusten und
mit den Bezeichnungen in Abb. 4.22 sind zu definieren:

Wandlerwirkungsgrad

P

= Tan 4/33

e
Der Verlauf von n, ist fiir einen Trilok-Wandler in Abb. 4.11 dargestelit.
Triebwerkwirkungsgrad

P. P, -V V.
pr=—C=- T 1T 4/34
Pan Pan Pan

In die Gleichung 4/34 ist bei Fahrzeugen ohne hydrodynamischen Drehmo-
mentwandler statt der Antriebsleistung P,, die Motorleistung P, einzusetzen.
Lenkwirkungsgrad

P. P-. -V V
Ps Ps Ps
oder
FG.Vm. fR+fWﬂ’ f +fW'ﬂ’
R
_Pr_ 20 ) _ 2-1, 4136
nL_PG _F I VAL _f w4 |

Gesamtwirkungsgrad
Weiterhin lasst sich als Produkt der Teilwirkungsgrade der Gesamtwirkungs-
grad definieren:

P

Ugeszp_T=77Wa'77T'77L . 4/37

e

Da in den nachfolgenden Grundsatzuntersuchungen Einflisse auf den Wirkungsgrad
des Lenkgetriebes diskutiert werden sollen, wird der Wandlerwirkungsgrad aus Grin-
den der Ubersichtlichkeit gleich 1 gesetzt, d.h. die Eingangsleistung soll der Motorlei-
stung entsprechen.
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4.2.3 Leistungsbilanz

Aus den Gleichungen 4/32 bzw. 4/36 ist der Einfluss der festen Lenkubersetzung auf
die Lenkverlustleistung bzw. den Lenkwirkungsgrad zu entnehmen. Die Bedeutung
von i s soll im Folgenden durch ein Berechnungsbeispiel belegt werden.

4.2.3.1 Leistungsfluss in Abhangigkeit von der festen LenkUbersetzung

Am Beispiel eines ausgewahlten Fahrzustandes auf einem Kurvenradius entsprechend
i, = 30 soll durch Anwendung der Gleichungen 4/34 bis 4/37 der Einfluss der festen
Lenkubersetzung auf die Wirkungsgrade gezeigt werden. Das Ergebnis ist in Abb.
4.23 fur die dort angegebenen Parameter dargestellt. Die Leistungsanteile sind dabei
auf die Eingangsleistung bezogen.

Soll der gewahlte Fahrzustand ausgehend von einer festen Lenkibersetzung i s =1 er-
reicht werden, so kdnnen am Triebrad bei den gewéhlten Daten nur 11 % der instal-
lierten Leistung zur Uberwindung der Fahrwiderstande genutzt werden. Mehr als zwei
Drittel der Leistung gehen an der kurveninneren Lenkbremse durch Rutschen verloren,
davon rund 40% unmittelbar vom Antrieb her. Der schlechte Lenkwirkungsgrad be-
deutet gleichzeitig eine groRe Belastung der Lenkorgane und der Kiihlanlage, da die in
Warme verwandelte Verlustleistung abgeftuihrt werden muss.

Bei Verwirklichung des gleichen Fahrzustandes mit einer festen Lenkiibersetzung i s =
3 steigt der Gesamtwirkungsgrad im Beispiel auf 27 %. Dennoch muss das Ergebnis
unbefriedigend sein, da immer noch mehr als die Halfte der Eingangsleistung am rut-
schenden Lenkorgan vernichtet wird. Allerdings besteht ein entscheidender Unter-
schied zum vorherigen Zustand. Wahrend dort ein Teil der Antriebsleistung unmittel-
bar abgebremst wurde, werden hier nur rund zwei Drittel der am kurveninneren Trieb-
rad in das Getriebe flielenden Leistung vernichtet, wobei das restliche Drittel zir-
kulierend zum &uReren Triebrad flieBt (vergl. zirkulierende Blindleistung Kapitel
2.3.4.3). Dadurch kann an manchen Stellen im Getriebe eine grofiere Leistung als die
Antriebsleistung wirken (bis zum 2-fachen der Motorleistung und mehr).

Hieraus folgt wiederum, dass die mechanischen Reibungsverluste dieser Getriebeteile
absolut wachsen werden und damit auch die Triebwerksverluste. Der Triebwerkswir-
kungsgrad, bei dem die Verluste auf die reine Antriebsleistung bezogen werden, muss
folglich kleiner werden. Man sieht aus dieser Betrachtung, dass eine Vergleichsbe-
rechnung mit konstantem Triebwerkswirkungsgrad Ergebnisse nur ndherungsweise
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liefert. Die Aussagen ber den Einfluss der festen Lenkibersetzung auf den Lenkwir-

kungsgrad werden dadurch aber nicht verfalscht.

Parameter:
=08
A=15
f,=0,05
fuo = 1,2
ix =500

i, =30

P, = 80%

Igne 100%

Abb. 4.23: Leistungsfluss fur Kurvenfahrt

v e
(771_ =

69%
0,13)

-_—

VL 253%
(1, =0,33)

Weiterhin ist zu beachten, dass mit einem Lenkgetriebe, das nur eine feste Lenkber-
setzung i s = 3 herstellen kann, nur ein um das Dreifache gréRerer Mindestkurvenradi-

219



220

4 Triebstrang

us gegentiber dem Lenkgetriebe mit is = 1 gefahren werden kann. Im Falle einer
Spurweite von 3 Metern betrdgt der theoretische Mindestradius (bezogen auf den
Fahrzeugschwerpunkt) 4,5 Meter.

An diesem Beispiel ist dariiber hinaus zu erkennen, dass eine regenerative Lenkung
mit der Moglichkeit der Nutzung der zirkulierenden Blindleistung flr den Vortrieb an
der kurvendulReren Kette von Vorteil ist. Ohne diese Moglichkeit musste bei gleicher
Fahrsituation sonst vom Antrieb eine entsprechend groéRere Leistung zur Verfligung
gestellt werden.

4.2.3.2 Leistungsbilanz als Funktion des Kurvenradius

Das vorher betrachtete Beispiel behandelt nur einen ausgewéhlten Fahrzustand aus
dem Bereich der fahrbaren Kurvenradien. Die Leistungsbilanz fir alle im fahrbaren
Bereich liegenden Zustédnde ermdglicht eine vollstandige Beurteilung des Gesamtwir-
kungsgrades in Abhangigkeit von der im Lenkgetriebe vorgegebenen festen Lenkiiber-
setzung. Das Ergebnis ist in Abb. 4.24 wieder fur die beiden festen Lenkiibersetzungen
iLs = 1 und 3 dargestellt, wobei der Zustand i, = ix = 500 der Geradeausfahrt gleichge-
setzt ist. Die Leistung am Triebrad ist bei Berucksichtigung der angenommenen
Schlupffreiheit entsprechend der Gleichung 2/96

P; =P +Py

in die Anteile flr die Vortriebs- und die Wendebewegung aufgeteilt worden.

P/B,
¥
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l 72
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|
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| \\ /’,///

| T —————— i
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=1 ——- Q=3 I

Abb. 4.24: Leistungsbilanz
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Die Lenkverluste haben ihr Maximum in einem weiten Kurvenbereich (i, = 10 bis
100). Damit ist im haufig befahrenen Kurvenbereich der Gesamtwirkungsgrad mini-
mal.

Obwohl im Bereich i, > 50 die Wendewiderstandsleistung unbedeutend ist, sinkt auch
hier, besonders bei der Lenkgetriebekonfiguration i s = 1 der Wirkungsgrad stark ab.
Also sind auch schon bei kleinen Lenkkorrekturen auf der StraRe hohe Lenkverlust-
leistungen hinzunehmen.

Abb. 4.25 ist eine Fortfuhrung von Abb. 4.24, indem zusatzliche feste Lenkiberset-
zungen eingefligt werden. Daraus ist zu entnehmen:

nges

1,0

stufenlose Lenkung 100

0,8
1 1
(% | 1 e
l | 5 10

0,6 AN l
|
\
1
|

04{ . _
f_ 1

0,2

e Y T Y —p——

1 2 3 5 10 50 100 ’ "~ 500
Parameter A=1,5 fwo=12 I
fR = 0,05 ix =500

Abb. 4.25: Leistungsbilanz

- Der Gesamtwirkungsgrad auf einem vorgegebenen Kurvenradius ist umso bes-
ser, je groRer die vom Lenkgetriebe angebotene feste Lenkiibersetzung ist.

- Die feste Lenkiibersetzung ist ein Mal} fiir den fahrbaren Mindestkurvenradius.

- Ein Kettenfahrzeug hoher Beweglichkeit (kleine Kurvenradien missen bei ho-
hem Gesamtwirkungsgrad befahren werden kénnen) bendétigt man ein Lenkge-
triebe mit mehreren festen Lenkibersetzungen.

- Ausgehend von der Geradeausfahrt wird mit der jeweils groften festen Stufe
gefahren. Beim Erreichen des dadurch gegebenen Mindestkurvenradius wird
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auf die n&chstniedere feste Lenkiibersetzung umgeschaltet. Der Gesamtwir-
kungsgrad verlauft dabei auf einer Sédgezahnlinie.

- Wirden die Zwischenrdume durch weitere unendlich viele feste Lenkiberset-
zungen ausgefullt, so ergdbe sich im Grenzfall die Kurve fir die stufenlose
Lenkung, bei der jede Lenkiibersetzung eine feste darstellt und fur die die
Lenkverluste definitionsgemaR gleich Null sind und der Lenkwirkungsgrad ent-
sprechend gleich 1 ist.

Dabei sind folgende Einschrankungen zu beachten:

- Die technische Verwirklichung von Lenkgetrieben mit mehreren festen Lenk-
Ubersetzungen kann zu komplizierten Einheiten fiihren, deren Bauaufwand be-
zogen auf das Fahrzeug erheblich zu grof3 wird.

- Der Triebwerkwirkungsgrad nt kann nach dem oben Gesagten infolge einer
grolReren Anzahl von Reibpartnern wegen des grélReren Bauaufwands, durch
schlechte Einzelwirkungsgrade notwendiger Bauteile und infolge héherer Reib-
belastung wegen der groReren zirkulierenden Leistung so schlecht werden, dass
die gewuinschte Verbesserung des Gesamtwirkungsgrades zum grof3en Teil auf-
gehoben wird, obwohl die Lenkverluste deutlich gesenkt wurden

4.2.3.3 Fahrgeschwindigkeit in der Kurve

Die am Triebrad verbleibende Leistung Pt steht zur Uberwindung der Fahrwiderstande

zur Verfligung. Dabei ist die Vortriebsleistung ein Mal? fir die theoretisch gefahrene

Geschwindigkeit. Aus Abb. 4.24 ist zu entnehmen, dass die verfugbare Vortriebs-

leistung in der Kurve wesentlich von der eingestellten festen Lenkibersetzung und

dabei bei groReren Radien von den Lenkverlusten, bei kleineren Radien von den Wen-

dewiderstdnden beeinflusst wird.

Eine analytische Beziehung fiir die theoretisch erreichbare Geschwindigkeit erhélt

man durch Umformen von Gleichung 4/30:

Vin(iL)= Pan T . 4/38
Fe .(fR +fw('L)'}“]

2‘i|_f

Mit Hilfe dieser Gleichung sind bei vorgegebenen Fahrzeug- und Gelandedaten zwei
Betrachtungen moglich:
1. Konstante feste Lenkiibersetzung:

Die Geschwindigkeit wéchst
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- mit groBer werdendem Kurvenradius, da dann der Wendewiderstand ab-
nimmt.
- in ,leichterem Geldnde®, da Roll- und Wendewiderstand bei gleichem Kur-
venradius abnehmen.
2. Konstanter Kurvenradius:
Die fahrbare Geschwindigkeit wird umso héher, je gréier die feste Lenkiber-
setzung ist.
Diese Ergebnisse werden anschaulich verdeutlicht, wenn die Geschwindigkeit in der
Kurve bei unveranderten Fahrzeugdaten auf die bei Geradeausfahrt mogliche Ge-
schwindigkeit bezogen wird.

Bei Geradeausfahrt ist der Wendewiderstandsbeiwert f, definitionsgemall Null. Die
Gleichung 4/38 wird vereinfacht:

. Pa -
Ve =V (i 20 )= LUy 4/39
FG 'fR
Damit erhélt man das Geschwindigkeitsverhaltnis
Vm('L)= f]? . 4140
Ve g twd
R .
2'|Lf

Die Auswertung dieser Gleichung ist in Abb. 4.26 durchgefiihrt. Wird der gesamte
Kurvenbereich mit kleinen festen Lenkibersetzungen gefahren, so muss schon bei
kleinen Abweichungen von der Geradeausfahrt, also auch bei Kurskorrekturen auf der
Stralle, ein deutlicher Geschwindigkeitsabfall hingenommen werden. Die Beweg-
lichkeit wird damit infolge der hohen Lenkverluste sehr beeintréchtigt, es sei denn,
dass der wesentlich erhohte Leistungsbedarf durch eine Motorleistungsreserve ausge-
glichen werden kann (es muss hier betont werden, dass die Kurven in Abb. 4.26 bei
konstanter Eingangsleistung ermittelt wurden). GroRe feste Lenkdibersetzungen er-
maoglichen bei gleichem Radius eine groRere Fahrgeschwindigkeit, begrenzen aber
wiederum den fahrbaren Kurvenbereich durch den Mindestradius.

Die Forderung hieraus ist wieder die nach Lenkgetrieben mit mehreren festen Lenk-
Ubersetzungen. Fir das Abfallen der Kurven im unteren Radienbereich ist die Zunah-
me des Wendewiderstandes verantwortlich. Dies wird besonders deutlich an der Kurve
flr die stufenlose Lenkung, die sich dann ergibt, wenn jeder Kurvenradius durch eine
feste Lenkibersetzung hergestellt wird. Diese Kurve wird durch die gewahlten Para-
meter bestimmt, d.h., dass auch bei einem Lenkgetriebe mit stufenloser Lenkung die
erreichbare Geschwindigkeit mit zunehmender Lenkunwilligkeit des Fahrzeugs und
Schwierigkeit des Gelandes abnimmt.
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Das bei der Betrachtung der Leistungsbilanz iber den Triebwerkwirkungsgrad nt Ge-
sagte gilt hier ebenfalls sinngemag.

V./v
m
o e 50 100
0,8
\3“9 20
A
0,6 Nl
210
\O~
0,4 Rl
’ - 9\ 5 :
1 2 3 5 10 " 50 100 500
Parameter A1=1,5 fi =12 I

f,=0,05 ik =500

Abb. 4.26: Fahrgeschwindigkeit in der Kurve

4.2.4 Exaktes Lenken

Der Kurvenradius wird bei Kettenfahrzeugen durch den Fahrer tber die Lenkiberset-
zung

[ foe o1
_l= wf_ wr 4/25

i iy

i =
v
eingestellt. Aus Griinden des Fahrkomforts, vor allem aber aus denen der Verkehrssi-
cherheit muss von einem Lenkantrieb gefordert werden, dass der Kurvenradius unab-
héngig vom Fahrwiderstand konstant bleibt (abgesehen vom Seitenschlupf), wenn die
Bedienelemente unverandert gehalten werden. Dies ist jedoch nur mdglich, wenn sich
aufgrund geanderten Fahrwiderstands oder anderer auerhalb des Lenkorgans erfol-
gende Anderungen keine der obigen GroRen bzw. ihr Verhaltnis andert. Eine fahrwi-
derstandsbedingte Ubersetzungsénderung kann durch folgende Bauelemente erfolgen:
- Ausgleichsgetriebe

- Lenkkupplungen

- Lenkbremsen
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- hydrodynamische Drehmomentwandler oder Kupplungen

- hydrodynamische Lenkorgane.

Je nach Kombination und Anordnung der einzelnen Baugruppen kann sich eine Ande-

rung der Lenkibersetzung ergeben. Folgende Fahrzustdnde kdnnen daraus resultieren:

- Das Fahrzeug andert den Kurs bei unterschiedlichem Fahrwiderstand links und
rechts und weicht zur Seite des groReren Fahrwiderstandes aus, z.B. Ausbre-
chen bei einseitigem Abrutschen oder Ausweichen von einer festen Fahrbahn
auf die Bankette.

- Das Fahrzeug verdndert seinen Kurvenradius durch ,,Gasgeben bzw.
»-wegnehmen. Dabei ist der Zustand gefédhrlich, bei dem der Kurvenradius
durch ,,Gaswegnehmen® vergroBert wird. Hierdurch wird die Fahrsituation ver-
schlechtert, wenn in Gefahren und Engstellen das Fahrzeug anders reagiert als
man es von Radfahrzeugen gewohnt ist.

4.2.5 Weitere Beurteilungspunkte

Die bisher erarbeiteten Gesichtspunkte fallen unter das Kapitel der Fahrmechanik. Je

nach Verwendungszweck bestehen daneben weitere Beurteilungskriterien. Fir ein mi-

litarisches Kettenfahrzeug kénnen dies sein:

- Bedienbarkeit, verbunden mit Ausbildungsaufwand:
Vor allem bei einer Wehrpflichtarmee mit kurzen Wehrdienstzeiten ist dies aus
Grinden des Auftrags und der Verkehrssicherheit ein schwerwiegender Ge-
sichtspunkt;

- Lebensdauer;

- Wartungsmaoglichkeit und —aufwand;

- Instandsetzungsaufwand, Einrichtungen und Personal;

- Raumbedarf und Gewicht;

- Kosten.

Eine Maximierung aller dieser Forderungen einschlieRlich der fahrmechanischen Ge-
sichtspunkte wird nicht mdglich sein. Daher ist bei der Erstellung einer Gesamtbeurtei-
lung eine Gewichtung der Einzelkriterien erforderlich, die von der Struktur der jewei-
ligen Armee und den Einsatzverhéltnissen des Fahrzeugs beeinflusst werden wird.

Die nachfolgende Beurteilung ausgefiihrter Lenkantriebe wird sich hauptséchlich auf
die fahrmechanischen Eigenschaften beschranken.
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4.2.6 Einteilung der Lenkgetriebe

Lenkgetriebe sind im Kraftfluss des Kettenfahrzeugs entsprechend der Darstellung in
Abb. 3.1 angeordnet und dabei entweder als getrenntes Bauteil oder, wie beim Uberla-
gerungs-Lenkgetriebe, im Zusammenhang mit dem Schaltgetriebe zu betrachten.

Die bisher in Kettenfahrzeugen verwendeten Lenkgetriebe kdnnen vom Prinzip her mit
wenigen Ausnahmen in eine Ubersicht eingeordnet werden, die in Abb. 4.27a bis ¢
dargestellt ist. Dabei weichen die tatsdchlichen Konstruktionen bei den zugeordneten
Beispielen teilweise von der hier gewéhlten Darstellung ab. Das Prinzip des Kraftflus-
ses ist aber &hnlich.

Hiernach kdnnen zunéchst asymmetrische und symmetrische Lenkgetriebe unterschie-
den werden. Das kennzeichnende Unterscheidungskriterium ist im Kapitel 4.2.1.2 er-
arbeitet worden. In den Prinzipdarstellungen fur die asymmetrischen Lenkgetriebe
fehlt damit das in der Legende zu Abb. 4.27a mit der Ziffer 37 bezeichnete Getriebe-
element (Ausgleichselement).

Eine weitere Unterteilung ist bei den asymmetrischen Lenkgetrieben in die Gruppe der
- Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe

- Umlauf-Lenkgetriebe und darauf aufbauend

- Uberlagerungs-Lenkgetriebe

moglich.

Bei den symmetrischen Lenkgetrieben kann die erheblich grof3ere Typenvielfalt in den
Gruppen der

- Ausgleichs-Lenkgetriebe

- Uberlagerungs-Lenkgetriebe

zusammengefasst werden.

Dabei ist bei den Uberlagerungs-Lenkgetrieben weiterhin eine Unterscheidung zwi-

schen den Getriebegruppen durchzufiihren, bei denen (wie noch zu zeigen sein wird),

1. nur diskrete Kurvenradien mit fest geschalteten Getriebeelementen gefahren wer-
den kdnnen, wahrend die Zwischenradien durch verlustbehaftetes Rutschen eines
Lenkorgans erreicht werden miissen (Radien-Uberlagerungsgetriebe) und

2. der gesamte Kurvenbereich von der Geradeausfahrt bis zum minimalen Kurvenra-
dius stufenlos, d.h. ohne die in Kapitel 4.2.2.2 definierten Lenkverluste abgedeckt
werden kann (Stufenlose Uberlagerungs-Lenkgetriebe).
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Innerhalb dieser Gruppen, die wegen ihrer Verwendung in modernen Kampfpanzern
einen Schwerpunkt der folgenden Betrachtungen bilden werden, lassen sich nach dem
Durchfuhrungsprinzip weitere Unterscheidungen bilden.

Entsprechend kann die Gruppe der Ausgleichs-Lenkgetriebe in

- Stirnrad-Differenziale

- Kegelrad-Differenziale

untergliedert werden. Ferner wird das aus dem Radkraftfahrzeugbau abgeleitete Ein-
fach-Lenkdifferenzial hinsichtlich des Wirkungsgradverhaltens von den Mehrfach-
Lenkdifferenzialen zu unterscheiden sein.

asymmetrische Lenkgetriebe

Uberlagerungs-
Lenkgetriebe

Radien-Uberlagerungs-
Lenkgetriebe

Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe UmIauf-Lenkgetriebe Einradien-U-L.
3231 38 31 _
V4 V4
lwb LR ,,,,, F1Ld ,,,,fﬁﬁ%gm
L J;__\ L
1 E -
1] =1 1) I =1 |__1—|
Beispiel: Pz.Kpfw. I, Il (D, E) Beispiel: Pz.Kpfw. Ill, IV Beispiel: Pz.Kpfw. Panther
T34 T 54, 55, 62
IKV 91 T 72, T 80 (7 Stufen)
Legende: 1 Motor

2 Wechselgetriebe
3 Lenkorgan
31 Lenkkupplung
32 Lenkbremse
33 Stabilisierungskupplung
34 Nullwelle
35 Hydrostat
36 Hydrodynamische Kupplung
37 Ausgleichselement fir symmetr. Antrieb
38 Stutzbremse
4 Summierungsgetriebe

Abb. 4.27a: Einteilung der asymmetrischen Lenkgetriebe (Prinzipskizzen)
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symmetrische Lenkgetriebe

Ausgleichs - Lenkgetriebe

Einfach-Lenkdifferenzial

32
V4 | V74
P T ot T
RFaRC
7 7
\
Mehrfach-Lenkdifferenzial
Kegelrad Stirnrad
L1 _E';’I_E_—l_ T [a T T
L 0 1 llL_ll ll_LLl
0 77 I 0 77 0 7 0 77
/\ /A
iy =1i,>1[1] iLf=1iu>1

Beispiel: KPz AMX 30

323232 SPz (lang) HS 30
HimE e TR
J—ﬁ[is;l_]—l aTrg Wiese

[\
i =1i;>1]1]

Abb. 4.27b: Einteilung der symmetrischen Lenkgetriebe, Ausgleichs-Lenkgetriebe (Prinzipskizzen)
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symmetrische Lenkgetriebe

Uberlagerungs - Lenkgetriebe

Radien-Uberlagerungs-
Lenkgetriebe

stufenlose-Uberlagerungs-
Lenkgetriebe

| .
Einradien-U-L.

I .
hydrostatisches-U-L.

T 14 T _
T T

T g m—

T T |

1 I || ITZ=37
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W: b ?;?l
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34 |y,
i@{iigss
35
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Beispiel: JgPz Jaguar
KPz M1
Pz 68

hydrostatisches-hydrodynamisches-U-L.

Beispiel: KPz Centurion
KPz Chieftain
KPz M 48, M 60

Zweiradien-U-L.

[ o [El
3 H B

136 P 37

} 34

3544®

!

3

Wq:=

T3
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Beispiel: SPz Marder
SPz PUMA
KPz Leopard 2
PzH 2000
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Beispiel: Pz.Kpfw. VITI'iger I
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Abb. 4.27c:  Einteilung der symmetrischen Lenkgetriebe, Uberlagerungs-Lenkgetriebe
(Prinzipskizzen)
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Eine Nahtstelle zwischen symmetrischen und asymmetrischen Lenkgetrieben tritt beim
Einradien-Uberlagerungs-Lenkgetriebe auf, bei dem die Erzeugung der Kurvenfahrt
bei beiden Typen nach dem gleichen Prinzip erfolgt. Der kennzeichnende Unterschied
liegt aber darin, dass beim asymmetrischen Getriebe auch hier nur eine Kettenseite
beeinflusst wird, wéhrend beim symmetrischen Typ die Beeinflussung der einen Seite
betragsmalig gleich grol3, aber mit anderem Vorzeichen auf die andere Seite Ubertra-
gen wird.

In der schematischen Darstellung der Abb. 4.27 fehlen die Konstruktionsvarianten, bei
denen der Antrieb der Kettentriebrédder durch unmittelbar vorgeschaltete

- Elektro-Motoren oder

- Hydrostat-Motoren

erfolgt.

Diese Antriebe unterscheiden sich grundsatzlich von den in Abb. 4.27 dargestellten
Prinzipien. Sie sollen im Kapitel 4.5 gesondert behandelt werden.

4.3 Asymmetrische Getriebe

4.3.1 Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe

Das Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe gehort - abgesehen von anfénglichen Versuchen
der Spurlenkung von Kettenfahrzeugen - zu dem é&ltesten und fur viele Jahre verbrei-
tetsten Prinzip, ein Kettenfahrzeug zu lenken. Es leitet sich aus der Uberlegung ab, die
Kurvenfahrt durch Abbremsen der inneren Kette zu erreichen. Dazu wird der kurven-
innere Antriebsstrang zunéchst durch eine Kupplung geldst und anschlielend tber eine
Bremse abgebremst. Der kurvendul3ere Teil bleibt unbeeinflusst (asymmetrischer An-
trieb).

Abb. 4.28 zeigt das Ausfiihrungsbeispiel des Lenkgetriebes des ,,Panzerkampfwagens
[ mit den kennzeichnenden Lenkelementen Kupplung (4) und Bandbremse (6), die
uber eine Kurvenbahn gemeinsam von je einem Hebel gesteuert werden. Wegen der
einfachen und billigen Bauart der Kupplungslenkungen waren u.a. auch die Pz.Kpfw.
Il sowie die Masse der sowjetischen Kampfpanzer im 2. Weltkrieg damit ausgerustet.
Als modernster Vertreter fiir diesen Getriebetyp ist der schwedische Jagdpanzer IKV
91 (bis 1978) zu nennen, bei dem die Lenkbremse als Scheibenbremse ausgefiihrt ist.
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S

I

1 Triebrdder 3 Kupplungsnocken 5 Kegelantrieb
2 Seitenvorgelege 4 Kupplung 6 Bremsband

Abb. 4.28: Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe des Pz.Kpfw. | (vereinfachte Darstellung; [35])

Bei der rechnerischen Behandlung dieses Getriebetyps ist zu beriicksichtigen, dass es
sich um ein asymmetrisches Getriebe handelt, bei dem nach Ldsen der kurveninneren
Kupplung keine Verbindung mehr zum Antrieb bzw. zur kurvendufReren Kette gege-
ben ist. Das Losen der Kupplung bedeutet, dass keine Kraft zur inneren Kette bertra-
gen wird, d.h. F; = 0.

Nach Gleichung 2/82 gilt:

F _o='c. fR—fW 2l
2 2

Daraus folgt entsprechend die Gleichung 2/87 f; = fV"T’I die umgeformt lautet
2-f

fw =—= . 2/87a

)

Da der Wendewiderstandsbeiwert f, eine Funktion des Kurvenradius ist, bedeutet
dies, dass bei geloster Kupplung und noch nicht betdtigter Bremse ein bestimmter
Kurvenradius gefahren wird, der von der Fahrzeuggeometrie (Lenkverhéltnis A) und
vom Gelénde (Roll- und Wendewiderstand) abhéngt. Dieser Kurvenradius entspricht
dem Nulldurchgang der Kurve F; = f (i) in Abb. 2.45. Bemerkenswert ist, dass in die-
sem Punkt der entsprechende Kurvenradius ohne die in Kapitel 4.2.2.2 definierten
Lenkverluste gefahren wird.
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Da sich die Fahrzustdnde mit fester bzw. schleifender Lenkkupplung von denen mit
geloster Kupplung vom Leistungsfluss her grundséatzlich unterscheiden, ist die Be-
rechnung in die beiden Radienbereiche (entsprechend Gleichung 2/87a) zu unterteilen,
in denen die Kraft an der inneren Kette F; kleiner bzw. gréier als Null ist. Dabei er-
fasst der groRere Kurvenbereich nur die Fahrzustéande der leichten Lenkkorrekturen.
Die untere Grenze des fahrbaren Kurvenbereiches wird durch den Fahrzustand gebil-
det, bei dem die kurveninnere Lenkbremse festgezogen ist, bei dem also die innere
Kette steht. Dies entspricht i_ = 1, dem ,,Wenden iiber eine Kette*.

Alle anderen Kurvenradien missen durch verlustbehaftetes Rutschen der Bremse her-
gestellt werden.

Da das Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe nicht zu den symmetrisch arbeitenden Lenk-
getrieben gehort, nimmt es hinsichtlich der Berechnung eine Sonderstellung ein. Die
analytischen Beziehungen des Kapitels 4.2.1.2 und 4.2.2 (alle Gleichungen mit i4)
gelten nicht.

a) Bereich F; >0; fz > fy - A/2 (rutsche Lenkkupplung)

Die Lenkverluste an der rutschenden Lenkkupplung werden durch das Drehmoment
und die Drehzahldifferenz von dufRerer zur inneren Kette gebildet. Entsprechend gilt:

V =F Av=F -(va—vi), 4/41

Mit Gleichung 2/63, 2/64 und 2/82 folgt:

VL=FG-vm-_i-(fR—fW"1) . 4142
I 2

Damit wird die erforderliche Eingangsleistung am Kegelrad (vergl. Abb. 4.28) aus Gl.
4/28

L

Die Leistungsanteile fur diesen Kurvenbereich sind in Abb. 4.29 beispielhaft fiir eine
Kurvenfahrt entsprechend i_ = 450 aufgetragen worden. Die Lenkverluste, die bei die-
sen geringen Lenkkorrekturen auftreten, sind damit sehr gering, der Gesamtwirkungs-
grad wird fast nur durch die oben definierten Triebwerksverluste bestimmt.
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P2 61% ~0,8 iy 8 10%

”ges =
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=
Parameter:

2 0,1% r =08
A=15
f,=0,05
fWO =1,2

- i, =500
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Abb. 4.29: Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe, Leistungsfluss bei rutschender Lenkkupplung

b) Bereich F; <0; fz < fy - A/2 (rutschende Lenkbremse)

Dieser gesamte Bereich bis hinunter zu i_ = 1 zeichnet sich dadurch aus, dass infolge
der gelosten inneren Kupplung die Leistung vom Motor nur noch zur duf3eren Kette
flieRt.

Fur den Zustand, in dem noch nicht gebremst wird (F; = 0), erhdlt man eine Leistungs-
verteilung nach Abb. 4.30. Fir die gewahlten Daten entspricht dieser Fahrzustand ei-
ner Lenkibersetzung i, = 407.

Beim Betéatigen der kurveninneren Lenkbremse wird dort die gesamte Leistung P; als
Lenkverlust vernichtet. Mit Gleichung 2/90 gilt:

F f, -2 1
T (et )
L

Die erforderliche Eingangsleistung am Kegelrad wird damit
Ps =P; +V, =P, —|P;|+V, =P, —|P;|+|P,| =P,

Vi =[R|=

4/44

Mit der Gleichung 2/89 folgt
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Abb. 4.30: Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe, Leistungsfluss bei geloster Lenkkupplung

Abb. 4.31 zeigt beispielhaft den Leistungsfluss fir eine Lenkubersetzung i, = 30. Ver-
gleicht man die Leistungsanteile mit den (fur symmetrischen Lenkantrieb errechneten)
entsprechenden Anteilen (i = 1) in Abb. 4.23, so erkennt man, dass die Lenkverluste
gegenlber dem symmetrischen Antrieb um 10 % kleiner sind (bezogen auf die An-
triebsleistung). Bei einer installierten Leistung von 300 kW entspréche dies einem
Gewinn von 30 kW zur Steigerung der Beweglichkeit.
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Abb. 4.31: Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe, Leistungsfluss bei rutschender Lenkbremse bei i, = 30

Die Darstellung der Leistungsanteile Gber dem gesamten Kurvenbereich in Abb. 4.32
zeigt die Uberlegenheit gegentber dem entsprechenden symmetrischen Lenkantrieb,
da der Gesamtwirkungsgrad, damit auch die verfligbare Leistung zum Uberwinden der
Fahrwiderstande beim Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe hoher liegen.

Dies liegt einmal daran, dass der Bereich des verlustbehafteten Rutschens an der
Lenkbremse erst bei i < ik (fr > fw - A/2 ) einsetzt und zum anderen, dass nur die in
den kurveninneren Getriebeteil flieRende Leistung am Lenkorgan vernichtet wird und
nicht zusétzlich noch ein Teil der Motorleistung (vergl. Abb. 4.23, i ¢ = 1).

Dennoch ergibt sich aus Abb. 4.32, dass dieses Getriebe fir groRe installierte Leistun-
gen nicht geeignet ist, da der Gesamtwirkungsgrad in weitem Kurvenbereich zwischen
20 und 30 % liegt und daher nur ein Teil der Motorleistung zur Steigerung der Beweg-
lichkeit genutzt wird, der gréite Teil aber die Getriebeteile und das notwendige Kiihl-
system durch groRen Warmeanfall belastet.

Bei kleinen installierten Leistungen und relativ geringen Anforderungen an die Kur-
venbeweglichkeit erscheint das Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe wegen seines einfa-
chen Aufbaues auch heute noch als denkbare Konstruktionsvariante, vor allem im
Vergleich zu den noch zu besprechenden Ausgleichslenkgetrieben. Dabei kommt es
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im Wirkungsgradverhalten dem erheblich aufwéndigeren, allerdings kompakteren
Doppel-Ausgleichs-Lenkgetriebe nahe.

1 2 3 5 10 | 50 100 500
—— Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe Paiinplor iL
---- symmetrisches Lenkgetriebe i , =1 A=15 = 2

fr=0,05 ix = 500
Abb. 4.32: Leistungsbilanz

Die Darstellungen in den Abb. 4.29 - 4.32 enthalten den Fehler, dass die Triebwerks-
verluste pauschal zusammengefasst, und bezogen auf die Antriebsleistung, als kon-
stant Uber dem Kurvenradius, d.h. Gber der Belastung angesehen werden. Unter Be-
ricksichtigung der tatsédchlichen Verluststellen erhdlt man entsprechend folgende
Gleichungen (vergl. [15]):

a) Bereich F; >0; fr > fy, - 4/2

V, =':G'—V_m.(fR 4T 'l) 4/42a
Nsv * 1L 2

p - Fo =FG'Vm'fR.(1+_i] 4/43a

an
Mvc v Nsv I
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b) Bereich F; <0; fg < fy - 4/2 (rutschende Lenkbremse):

F f. -4 1
f‘vm‘ﬂsv'(fR_ W2 )(l_l_]
L
PaF&-(fﬁ fW"lj-(Hi]. 4/453
2-Mye *Msv 2 I

Die Getriebeverluste werden nach folgender Uberlegung berechnet (vergl. Kapitel
4.2.2.3):

V, =|P sy | = 4/44a

V.
77T=1_P_T=77MG'77$v . 4147

an

Die Auswertung der Gleichung 4/47 ist in Abb. 4.33 durchgefihrt.

N,
0,91
S -~
0,8+
0,7
06+
L— i t — -+ + ——— + + +
1 2 3 5 10 50 100 500
Parameter L

A=15 fuo=1.2 fr = 0,05 iy = 500

Abb.4.33: Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe, Triebwerkwirkungsgrad als Funktion des Leistungs-
flusses

Dazu werden folgende Annahmen getroffen:
- 2 Stirnradeingriffe im VVorgelege zum Schaltgetriebe
- 2 Stirnradeingriffe im Schaltgetriebe
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- 1 Kegelradeingriff am Eingang zum Lenkgetriebe
- 1 Stirnradeingriff im Seitenvorgelege.
Damit erhdlt man als Wirkungsgrade unter Beriicksichtigung von Mittel-, nicht Best-
werten, der Einzelwirkungsgrade:

Nme = 0,972-0,972- 0,96 = 0,85

nsv = 0,97.
Die fahrmechanischen Parameter sind die gleichen wie in den vorherigen Abbildun-
gen.

Die Darstellung in Abb. 4.33 zeigt allerdings, dass die Veranderlichkeit des Trieb-
werkwirkungsgrades bei Berlicksichtigung des Leistungsflusses gering ist. Im Hin-
blick auf die Ungenauigkeit des Gesamtergebnisses (Vereinfachungen in der bisheri-
gen Betrachtung) ist die Rechnung mit einem konstanten Wert n sicherlich zuldssig.

Bei der Geradeausfahrt haben Fahrzeuge mit Kupplungs-Brems-Lenkgetrieben den
Vorteil der absoluten Kursstabilitat, da ein selbstandiger Ausgleich unterschiedlicher
Fahrwiderstande an den Ketten nicht moglich ist. Dies wird durch den zwangslaufigen
Antrieb der beiden Ketten ohne dazwischenliegendes Ausgleichselement erreicht.

Dieser Vorteil gilt auch fiir das Bremsen, wenn dies nicht iber die Lenkhebel erfolgt
und dabei die Lenkkupplungen geschlossen bleiben.

Bei der Talfahrt kann bei Lenkkorrekturen ein instabiler Fahrzustand auftreten, wenn
das Fahrzeug bei geloster oder schleifender Lenkkupplung infolge der Hangabtriebs-
kraft Gber die ,,innere* Kette schiebt, wihrend die eingekuppelte Seite durch Motor
und Getriebewiderstand gebremst wird. Dadurch wird die Forderung nach exaktem
Lenken aufgehoben, da die Drehzahl der gelosten Seite grofRer wird und sich die Kur-
venrichtung entgegen der gewollten einstellt. Ein solcher Zustand wird nur von getib-
ten Fahrern beherrscht. Eine Zwangssteuerung, wie in Abb. 4.28 dargestellt, ist hier
hilfreich.

4.3.2 Umlauf-Lenkgetriebe

4.3.2.1 Entwicklung des Umlauf-Lenkgetriebes aus dem Kupplungs-
Brems-Lenkgetriebe

Das Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe hat den prinzipiellen Nachteil, dass alle Kurven-
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radien (mit Ausnahme des Bereiches der Lenkkorrekturen) auf der festen Lenkiiberset-
zung i s = 1 basieren und dadurch fast der gesamte fahrbare Kurvenbereich nur mit
groRen Lenkverlusten abzudecken ist.

Eine wirkungsgradmaRige Verbesserung wird durch eine Losung entsprechend Abb.
4.34 erreicht, bei der neben der festen Lenkibersetzung i s = 1 (Betdtigen von B 1
bzw. B 2 und Offnen der entsprechenden Kupplungen) ein weiterer Kurvenradius ohne
Lenkverluste gefahren werden kann.

_ _—
T ]

B1 g I B2
74 i iy 74
A i K11 [K12 K22| K21 L T 2
I e
= _|L 1] LIS - =
v | | v
A “ - 777
Schaltgetriebe

Motor

Abb. 4.34: Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe mit zwei festen Lenkubersetzungen

Entsprechend den Gleichungen 2/65 und 2/66 gilt:
VLtV N+

“Tv,-v, ng-n

a i a

Unterschiedliche Kettengeschwindigkeiten bzw. Drehzahlen kdnnen hier ohne Schlupf
durch eine Kombination der geschlossenen Kupplungen K 11 und K 22, bzw. K 12
und K 21 erreicht werden. Die GroRRe dieser weiteren festen Lenkiibersetzung ist durch
das Ubersetzungsverhaltnis der mit den Kupplungen verbundenen Stirnradpaarungen
frei wéhlbar. Damit kann der gesamte Kurvenbereich entsprechend Abb. 4.25 aufge-
teilt werden. Bei der Berechnung ist aber wieder zu beachten, dass die fir symmetri-
sche Getriebe abgeleiteten Gleichungen (mit der festen Lenkibersetzung i) nicht gel-
ten.
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Der Bauaufwand wéchst allerdings gegeniiber dem Ausgangstyp betrachtlich an, vor
allem, wenn noch mehr feste Lenkiibersetzungen durch weitere schaltbare Uberset-
zungen erzeugt werden sollen. Dabei ist weiterhin zu beachten, dass die groRRere An-
zahl an Bauteilen eine Verschlechterung des Triebwerkwirkungsgrades nach sich
zieht.

Die mit dem groReren Bauaufwand einhergehende Zunahme des Bauvolumens kann
bei Verwendung von Planetengetrieben (Umlaufgetrieben) verringert werden. Diese
zeichnen sich durch eine groRere Leistungsdichte gegenlber den Standgetrieben
(Stirnrad-) aus. AulRerdem ist das Wirkungsgradverhalten ginstiger, da nur ein Teil der
gesamten Leistung als Walzleistung tbertragen wird. Abb. 4.35 zeigt ein Getriebe-
schema, bei dem die gleichen Funktionen wie beim Getriebe in Abb. 4.34 erreicht
werden, in der Ausfilhrung mit Planetensétzen. Die unterschiedlichen Ubersetzungen
werden durch wechselseitiges Festbremsen der Sonnenrdder in den beiden Satzen er-
reicht.

Ly
et ol | 1l T T <
2 i % £ | 2
l T I]
I 5 F—\l il |
L 1 % % 1 1 v
2oy prae | T 5 B %
B1 B11 , B21 B2
B12 Schaltgetriebe B22
Motor

Abb. 4.35: Umlauf-Lenkgetriebe mit zwei festen Lenkiibersetzungen

Die Einfuhrung der Planetengetriebe im Laufe der Entwicklung von Kettenfahrzeugen
war in erster Linie durch fertigungstechnische Probleme eingeschrankt worden.
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4.3.2.2. Grundlagen und Wirkungsmdglichkeiten von Planetengetriebe-
satzen (Abb. 4.36)

e
(0] zZg
A = AuBenrad S = Sonnenrad P = Planetenradtréger
Bezeichnung n
Funktion | Antrieb | fest | Abtrieb|Drehrichtung der j=—-an_
o “ab
Ubersetzung
a S A P gleich isap = i +1
c P s| A leich | ipe, = o
g PSA i + 1
' i 1
d P A S gIelCh 'PAS = io +1
e A S P leich i = I + 1
& ASP = iy
’ 1
f A P S Umkehr i\ps = "o

Abb. 4.36: Wirkungsmdglichkeiten von Planetengetriebesatzen

Das Funktionsprinzip eines Planetengetriebesatzes bedingt, dass ein Bauteil als An-
trieb fungiert, ein zweites als Abtrieb und das dritte beeinflusst, d.h., entweder festge-
bremst oder zusatzlich angetrieben wird. Auf die letztere Mdéglichkeit wird bei der Be-
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trachtung des Summierungsteils in Uberlagerungs-Lenkgetrieben einzugehen sein.
Hier sollen zunéchst nur die Félle betrachtet werden, bei denen das dritte Bauteil fest-
gebremst wird. Durch Verteilung der verschiedenen Funktionen auf Aulenrad (Hohl-
rad) (A), Sonnenrad (S) und Steg bzw. Planetentréger (P) ergeben sich sechs verschie-
dene Wirkungsmaoglichkeiten (siehe Abb. 4.36).

Eine siebte, bildlich nicht dargestellte Moglichkeit, stellt der Durchtrieb, die Uberset-
zung 1, dar, bei der zwei Bauteile miteinander verbunden werden massen.

Die kompakte Bauweise des Planetengetriebes wird dadurch eingeschréankt, dass fur
jedes Bauteil, das die festgebremste oder gekoppelte Funktion tibernehmen soll, eine
Bremse bzw. Kupplung erforderlich ist, die in das Getriebe integriert werden mussen.

In Abb. 4.36 ist eine Bezeichnung fiir die Ubersetzung eingefiinrt, die gleichzeitig die
Funktionsart angibt und nach folgendem Schema aufgebaut ist:

- erste Stelle: Symbol fiir das Antriebsteil
- zweite Stelle: Symbol fiir das festgebremste Getriebeteil
- dritte Stelle: Symbol fiir das Abtriebsteil.

Die Ubersetzungen werden aus der allgemeinen Gleichung fiir die Drehzahlen am
Einsteg-Planetengetriebe berechnet ([22]; vergl. dazu Abb.4.37):

Z,-Z
n,=np+-2"%.(n;-np). 4148
21'22

Das Minuszeichen vor dem Bruch gilt fur das Hohlradgetriebe in Abb. 4.37b mit ei-
nem auf3en- und einem innenverzahnten Mittelrad.

a) b) —73 c) Z1
oT 122 ﬁ_:22--[;.3
i 12 2|2

ADbb.4.37: Ubersetzungen im Planetenradgetriebe
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In Gleichung 4/48 ist die Standiibersetzung, die Ubersetzung bei stehendem Steg ent-
halten (np = 0):

[n_lj(np _0)=i, =%2% 4149

N3 2,2,

Mit den Bezeichnungen in Abb. 4.36 erhélt man:

nS=nP—i0-(nA—nP) 4/48a

und

. Z

iy =2 . 4114
Zs

Mit der kinematischen Beziehung i, =nﬂ werden durch die Umstellung von Glei-
ab

chung 4/48a die Ubersetzungen in Abb. 4.36 gebildet.

Der Wirkungsgrad eines Planetengetriebes mp hangt von den Zahnreibungs-, Ol-
pantsch- und Lagerverlusten, sowie den Verlusten durch Dichtringe, leer mitlaufende
Rader usw. ab.

_Mab
-P M i
o =— L =—20_ =M 4/50
I:)an nan In
nab

In das Getriebe flieBende Leistungen werden dabei positiv, herausflielende Anteile
negativ bezeichnet.

Die von einem Planetengetriebe (ibertragene Leistung setzt sich dabei aus den beiden
Anteilen

- Kupplungs-(Block)-Leistung Pk

- Verzahnungs-Walzleistung Pz

zusammen.

Die Kupplungsleistung beinhaltet den Anteil, der bei Drehung des gesamten Planeten-
getriebes als Block Ubertragen wird. Reine Kupplungsleistung ist dann gegeben, wenn
sich alle drei Wellen mit der gleichen Drehzahl drehen (Verblockung des Getriebesat-
zes).

Die Kupplungsleistung eines Mittelrades ist das Produkt aus seinem Drehmoment und
der Winkelgeschwindigkeit des Steges,

im Hohlrad: Pia=M, @,

im Sonnenrad: Pis =Mg @, .
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Die Walzleistung erfasst den Anteil, der durch die aufeinander abwélzenden Zahnrader
hinzukommt. Reine Waélzleistung tritt auf, wenn der Steg stillsteht, d.h. wenn aus dem
Umlaufgetriebe ein Standgetriebe geworden ist. Die Waélzleistung eines Mittelrades ist
das Produkt aus seinem Drehmoment und der Relativ-Winkelgeschwindigkeit des Ra-
des gegenliber dem Steg,

im Hohlrad: P =M, (0, — ;)

im Sonnenrad: P,s = Mg -(a)S —a)p) :

Das Vorzeichen der Walzleistung gibt wiederum die Leistungsflussrichtung an.

Die Walzleistung ist durch die Zahnreibung verlustbehaftet. Die Zahnreibung kann
durch den Verzahnungswirkungsgrad berechnet werden.
Damit wird Gleichung 4/50 zu

_ P +77-P, .

4/50a
= 1P,

Der Verzahnungswirkungsgrad mz’ enthdlt das Produkt aller Wirkungsgrade von
Zahneingriffen, die im Walzleistungsfluss liegen, aullerdem anteilmaRig auch die Ver-
luste durch Olpantschen, Lagerreibung usw..

Unter der Beriicksichtigung der Leistungsflussrichtung kdnnen die Gesamtwirkungs-
grade berechnet werden. Fur die bei Kettenfahrzeugen wichtigsten Wirkungsmaoglich-
keiten sind die Gleichungen in Tabelle 4.1 zusammengestellt worden (vergl. [13]).

In Tabelle 4.1 werden die Wirkungsgrade durch Indizes so gekennzeichnet, dass die
Symbole fiir die antreibenden Wellen vor dem Komma, jene fiir die abtreibenden Wel-
len hinter dem Komma des Index stehen.
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Lfd.| An- | Ab- | Flussrichtung | Gultigkeitsbereich Getriebe- Getriebe-
Nr. | trieb | trieb | der Walzleis- far i =na/ng Gesamtwirkungsgrad typ
tung
Abb. 4.36
Sonnenrad
Aulenrad
> i enp_+1
(0] Z
1 S P i=0 N5 p io 1 SAP
1
> |=—_— n =n
2| s | A i A SPA
> 17' (i +1)
3| P | A i = oo n, =t PSA
P. A i I +1
o] UZ
« n (i +1)
41 P | S i=0 n. =20 PAS
P.S i+ I
o] ﬂZ
5| A P i = oo Tap = T ASP
< 1
< | =—— n =n
6| A|S i A APS
- (i -m +1)-(i -i+1)
7 |SA| P > o<i<1 Moy o =% ° -
SAP G sy i +1)
o] o] Z
8 S,A P 0 i =1 ﬂSA,le -
« (i +n )G -i+1)
9 [AS| P 1<i<w Mg p = -
' (i +1)(i -i+n)
> ip (i +1)
10 [sP| A | Nep p = —— -
—00<I<—C ’ i.(io.ﬂz+1).(1_nz)
< i (i +17‘ )+1—17l
11| A |[SP _ n - —2 % z .-
—°0<I<—i— A,SP io(io+1)
0

Tabelle 4.1: Zusammensetzung der Gleichungen fiir den Gesamtwirkungsgrad von Hohlradgetrieben
(vergl. [13])
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4.3.2.3 Fahrmechanisches Verhalten des Umlauf-Lenkgetriebes

Mit den Umlauf-Lenkgetrieben in Abb. 4.35 und Abb. 4.38 kdnnen prinzipiell die
gleichen Funktionen ausgefiihrt werden.

Beim Getriebetyp in Abb. 4.38 werden die unterschiedlichen Ubersetzungen durch
eine Kombination der geschlossenen Kupplung K 1 kurvenauBen (Sonnenrad und Tré-
ger verbunden: Planetensatz verblockt) und der angezogenen Stutzbremse B 12 kur-
veninnen (iasp > 1) erzeugt. Die GroRe der so erreichten festen Lenkiibersetzung hangt
von den Zahnezahlen im Planetensatz ab.

! I I !
1L f I
- T
= 1 l x£
I £ i
$ i i v
g T T b
77 777 7 707
B11 K1 Schaltgetriebe K2 B21
B12 B22
Motor

Abb. 4.38: Umlauf-Lenkgetriebe mit zwei festen Lenkiibersetzungen

Bei diesen beiden Grundtypen sind danach zur analytischen Erfassung drei Kurvenbe-
reiche zu unterscheiden, wobei in zwei Bereichen die Verhaltnisse denen beim Kupp-
lungs-Brems-Lenkgetriebe (Kapitel 4.3.1) entsprechen (Bezug: Abb. 4.38).
1. Kurveninnere Seite: Alle Schaltelemente gelost.
Kurvenduliere Seite: Bremse B 12 oder Kupplung K 1 betétigt.
Es stellt sich ein Fahrzustand entsprechend F; = 0 ein. Der Kurvenradius hangt
bei gegebenen Fahrzeugabmessungen nur vom Fahrwiderstand ab. Zwischenzu-
stdnde bis zur Geradeausfahrt werden durch Rutschenlassen erreicht.
Berechnungsgrundlagen: siehe Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe.
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Kurveninnere Seite: B 21 angezogen (schleifend bis fest).

KurvenduRere Seite: B 12 oder K 1 fest.

Der Fahrzustand entspricht dem beim Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe erreich-
ten, der auf der festen Lenkubersetzung i s = 1 basiert. Daher gelten auch die
dort angegebenen Berechnungsgrundlagen. Auf der kurvenduRBeren Seite bedeu-
tet das wechselseitige Betatigen von Kupplung oder Stiitzbremse, dass dort un-
terschiedliche Momente bzw. Drehzahlen erzeugt werden konnen. Auf diese
Besonderheit wird unten nochmals eingegangen.

Kurveninnere Seite: B 22 fest.

KurvenéduRere Seite: K 1 fest.

Der sich so einstellende Kurvenradius, der ohne Lenkverluste gefahren wird,
wird mit Gleichung 2/66 berechnet:

N, +n
i =—2—"
n, —n
_ n . )
mit n, =2 ipa = Planetentibersetzung kurvenaufien
Ipia
n . N :
n; :iﬁ ip; = Planeteniibersetzung kurveninnen
Pli
_nan + f‘an _1 i
. lpla Ipii lpia  Ipii
i = = . 4/51
Nan  Nan 1 3 1
Ipla  1pii Ipla i

Die feste Lenkibersetzung kann also durch die wahlbare Ubersetzung in den
Planetengetrieben festgelegt werden.
Fir das Getriebe in Abb. 4.38 gilt:

. : : I, +1
Ipig =1 und  ipy =ixsp =2
IO
io

. Iy + .
i =—"—=2:i,+1. 4/51a

1 o

I, +1

Entsprechendes gilt fiir die Berechnung der Ubersetzungen des Getriebes nach
Abb. 4.35.

Die Zwischenradien bis zum Fahrzustand entsprechend F; = 0 kdnnen durch
Rutschenlassen der kurveninneren Lenkorgane hergestellt werden. Dabei ent-
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steht eine Lenkverlustleistung, die aus dem Produkt von Drehmoment und Dif-
ferenzdrehzahl am Lenkorgan berechnet wird.
Bezogen auf das Triebrad gilt entsprechend Gleichung 4/41.:

VL=FI.AVI=FI.(V3.IP| _VI) 4/52
mit der Gesamtiibersetzung der Planetensatze:

. : 1

IP| =|p|a'._ . 4/53

Pli

Die Gleichungen 4/52 und 4/53 gelten fur jeden Typ von Umlaufgetrieben.
Mit den Gleichungen 2/63, 2/64 und 2/82 folgt allgemein:

VL=':G'Vm-(fR—fW"l)-ki 4/54

' 2

IL
mit ki=%-[ipl-(iL+l)—iL+1]. 4/55

Der Faktor k; muss bei i. = i s+ zu Null werden. Dies lasst sich leicht nachwei-
sen, wenn i entsprechend Gleichung 2/65 berechnet und in Gleichung 4/55
eingesetzt wird.

Die erforderliche Eingangsleistung am Kegelrad wird:

Ps =P; +vL=FG-vm-[fR+fW'.’1+‘,<—i-(fR—fW"lﬂ. 4/56
o P 2

Bei den Getrieben nach Abb. 4.35 und 4.38 ermdglicht ein beidseitiges Betatigen der
Stlitzbremsen B 12 und B 22 bei Geradeausfahrt eine Erhdhung der Zugkraft, da das
Drehmoment, das am Planetengetriebe angeboten wird, um den Faktor isp Vergrofiert
wird. Von dieser Charakteristik wird vor allem bei osteuropaischen Panzern Gebrauch
gemacht.

Fahrzeuge mit Umlaufgetrieben sind bei Geradeausfahrt kursstabil. Diese Stabilitét
bleibt auch beim Bremsvorgang erhalten, wenn der Kraftfluss im Umlaufgetriebe nicht
unterbrochen wird.

Zur Betatigung der Kupplungen bzw. Bremsen ist entweder eine Bedienungseinrich-
tung pro Element vorzusehen oder eine Regeleinrichtung, die die Betatigungsabfolge
steuert.

Als Beispiel sei das Getriebe des Pz.Kpfw. 38 (t) genannt (Abb. 4.39). Die Stutzbrem-
se B 12, Kupplung K 1 und Lenkbremse B 11 sind mit einem Lenkhebel so verbunden,
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dass bei Anziehen des Hebels zunédchst die Kupplung geldst wird und dann die Stiitz-
bremse bis zum Erreichen der festen Lenkubersetzung nach Gleichung 4/51 festge-
bremst wird.

Durch zusétzliches Herunterdriicken eines Knopfes auf dem Lenkhebel wird die Lenk-
bremse angezogen und damit eine feste Lenkibersetzung i s = 1 erreicht. Fur die ande-
re Fahrzeugseite gilt entsprechendes.

Das Lenkgetriebe kann damit die Funktionen des in den Abb. 4.35 bzw. 4.38 beschrie-
benen Schemas erfiillen.

Die feste Lenkibersetzung bei angezogener Stiitzbremse errechnet sich nach Glei-
chung 4/51 mit den Daten des Pz.Kpfw. 38 (t) zu:

1+ L
|Lf=Lf43=3,074 Mit e =1 und ip = 2220 _1 0643
1_
1,9643

Mit einer Spurweite von s = 1,775 m entspricht die feste Lenkdibersetzung einem theo-
retischen Kurvenradius Ry, = 2,73 Meter.

B o [l g — g ] &
[T | _ 14 32' | T
T 1 H e
= 1T J‘ﬁ%‘r =
E i | [ |eo] =22 | T
v j—L = J_ /__J 26 J_ % v
=————j—€———:: 24 % =
0| L"_ 4] L
7K1 77 Schaltgetriebe 77 K277
B11 B12 Praga-Wilson B22 B21
Motor
Abb. 4.39: Umlauf-Lenkgetriebe und Seitenvorgelege des Pz.Kpfw. 38 (t)
Bei den Umlauf-Lenkgetrieben der deutschen Panzer II, 111 und IV (Abb. 4.40) handel-

te es sich im Grunde genommen um ein modifiziertes Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe.
Die Lenkkupplung wurde hier durch ein Planetengetriebe mit Stutzbremse ersetzt.
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Dies hatte den Vorteil, dass im Planetengetriebe eine Drehmomentiibersetzung um den
Faktor iasp erreicht wurde und am Bremselement selbst ein kleineres Moment als das
entsprechende an der Kupplung abzustltzen war. Ein Vorteil hinsichtlich des Wir-
kungsgradverhaltens bei Kurvenfahrt konnte nicht erzielt werden, da alle Kurvenradi-
en wieder auf der festen Lenkibersetzung i s = 1 basierten, es erfolgte aber eine Ver-
ringerung des Kuhlaufwands.

Y 777907777 T 1 7777/ 7777
A 1 I &
L L
e { y =
= 1 I
T | =
v i i v
B11 B12 Antrieb B22 B21
Abb. 4.40: Umlauf-Lenkgetriebe der Pz.Kpfw. II, III, IV

Ein weiteres Beispiel stellt das Lenkgetriebe des sowjetischen Panzers T 55 dar (Abb.
4.41), bei dem durch Kombination der geschlossenen Kupplung K 1 kurvenauf3en und
der angezogenen Stiitzbremse B 22 kurveninnen eine Lenkibersetzung erzeugt wird,
deren zugehoriger Mindestradius groRer als die halbe Spurweite ist.

Uber eine Kette kann mit Fahrzeugen dieses Typs nur gewendet werden, wenn die als
"Haltebremse" bezeichnete Bremse B 11 bzw. B 21 getrennt fir jede Kettenseite be-
dient werden kann. Entsprechend dem Schema in Abb. 4.41 ist auch das Getriebe des
sowjetischen KPz T 62 aufgebaut.

Auch in den russischen KPz T 72 und T 80 wird das Prinzip des Umlauf-
Lenkgetriebes eingesetzt. Man hat hier sieben feste Lenkibersetzungen verwirklicht
(vergl. Abb. 4.42), indem man statt der in den Abb. 4.35, 4.38 und 4.39 zwei schaltba-
ren Ubersetzungsverhaltnisse sieben realisiert. Der damit verbundene, oben beschrie-
bene Wirkungsgradverlust und gréfRere Bauaufwand, sowie Raumbedarf wird durch
den Verzicht auf ein Schaltgetriebe zumindest teilweise kompensiert.
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Abb. 4.41: Umlauf-Lenkgetriebe des KPz T 55
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Abb. 4.42: Schalt - Lenkgetriebe des KPz T 72 ([6])

Das bedeutet, dass die beiden Lenkeinheiten auch die Schaltgetriebefunktion mit tber-
nehmen (Seitenwechselgetriebe, vergl. auch Kapitel 4.1.2.1.1.2 mit Abb. 4.6), indem
sie fur die Zugkraftanpassung mit dem Schalthebel gleichzeitig betétigt werden.

Fir den Lenkvorgang wird im kurveninneren Umlaufgetriebe durch den entsprechen-
den Lenkhebel um eine Schaltstufe heruntergeschaltet. Das erfordert eine aufwandige
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Getriebesteuerung mit Ubertragungseinrichtungen. Dies ist hier mechanisch Gber Ge-
stdnge ausgefiihrt, vom Fahrerplatz zu den Getrieben und zwischen den Getrieben.

Ein Wenden um die Hochachse i, = 0 ist hier nicht verwirklicht, aber das ,, Wenden um
eine Kette” i ¢ = 1 mit der in Abb. 4.42 angegebenen Bremse (B4, B5) im jeweiligen
Seitenwechselgetriebe.

Umlauf-Lenkgetriebe sind bei westlichen Fahrzeugen - zumindest bei Kampffahrzeu-
gen - heute nicht mehr im Einsatz.

Das Umlauf-Lenkgetriebe nach Abb. 4.38 ist Ausgangspunkt fiir ein Uberlagerungs-
Lenkgetriebe, wie es dem Prinzip nach im Pz.Kpfw. V Panther verwendet wurde. Die
Verkniipfung mit der modernsten Getriebeart, die zur Ubertragung hoher Leistungen
geeignet ist, wird weiter unten behandelt.

4.4 Symmetrische Lenkgetriebe

Symmetrische Lenkgetriebe sind nach Abb. 4.27 b und c in die Hauptgruppen der
Ausgleichs-Lenkgetriebe und Uberlagerungs-Lenkgetriebe zu unterteilen. Zur Berech-
nung beider Gruppen gelten die Gleichungen nach Kapitel 4.2.2.2

4.4.1 Ausgleichs-Lenkgetriebe

4.4.1.1 Einfach-Lenkdifferenzial

Das Einfach-Lenkdifferenzial (Abb. 4.43) gehort zu den &ltesten Prinzipien, unter-
schiedliche Drehzahlen an den Ketten zu erzeugen, wobei die innere Kette abgebremst
wird.

Nach dem Ausgleichsprinzip wird die Drehzahldifferenz gegentiber dem antreibenden
Steg mit umgekehrten VVorzeichen auf die andere Kettenseite tbertragen.

Dieser Getriebetyp zeichnet sich zwar durch einfache Bauweise aus, seine fahrmecha-
nischen Nachteile scheiden ihn aber als Lenkgetriebe von Kettenfahrzeugen aus, abge-
sehen von leichten, einfachen Fahrzeugkonzepten mit geringen Anforderungen an die
Beweglichkeit.
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Bei Geradeausfahrt stellt sich immer dann ein selbstdndiger Drehzahlausgleich zwi-
schen den Abtriebswellen ein, wenn an den Ketten unterschiedliche Fahrwiderstande
wirken. Dies kann zum Beispiel schon durch unterschiedliche Laufwerkswiderstande
auftreten, hervorgerufen durch verschiedene Kettenspannung und wird sich erst recht
bemerkbar machen, wenn die Ketten auf unterschiedlichen Bdden laufen. Die Folge ist
mangelnde Kursstabilitat, d.h. ein Ausweichen zur Seite des grofReren Widerstandes,
wenn nicht das Fahrzeug durch Gegenlenken stabilisiert wird.

Besonders schwerwiegende Folgen kann diese Eigenschaft beim Bremsen haben,
wenn Uber die Lenkhebel durch gleichmaRiges Anziehen abgebremst werden soll. Der
Bremsvorgang verlangt vom Bediener eine entsprechende Fahribung, um ein seitli-
ches Ausbrechen zu vermeiden. Auch eine zentrale Ansteuerung Uber einen Hebel
bzw. ein Pedal 16st dieses Problem nicht vollstdndig, da das Ansprechen der Bremsen
unterschiedlich sein kann.

Diese Ausflihrungen gelten im Prinzip flr jede Art von Lenkgetrieben, bei denen sich
zwischen beiden Kettenseiten ein selbstandig wirkendes Ausgleichselement befindet.

L

yaY 1l AN

v =|= v
y -

—1_
B2
. evtl. Vorgelege,
Schaltgetriebe | Kupplung,
hydro. Wandler
]

Motor

)

vy
<

Abb.4.43: Getriebeschema des Einfach-Lenkdifferenzials

Der kleinstmdgliche Kurvenradius wird mit dem Einfach-Lenkdifferenzial durch Fest-
bremsen des kurveninneren Antriebszweiges erreicht. Dies entspricht der festen Lenk-
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ubersetzung i s = 1, also dem ,,Wenden um cine Kette”. Alle Zwischenradien miissen
durch verlustbehaftetes Rutschen an der Bremse erreicht werden.
Entsprechend Gleichung 2/64 folgt:

1
n, =Ng, =Ny -[1—i—] 4157
L
mit
N, =nNp
. 1
IL = . 4/58
1_nBr
Np

Durch Koeffizientenvergleich mit GI. 4/24 erhélt man

Ly = . 4/58a
wr 1 Ng,

Np

Die Rutschibersetzung iy, verlauft zwischen den Werten fur ng, = 0 (feste Lenkiber-
setzung) und ,,Unendlich* fiir ng, = np entsprechend der Geradeausfahrt.

Die Leistungsbilanz fur diesen Getriebetyp entspricht den Darstellungen fur i s = 1 in
den Abb. 4.23 bis 4.25.

Danach sinkt das fir die Geschwindigkeit maligebliche Leistungsverhéaltnis Pg/Pq,
schon bei kleinen Lenkkorrekturen stark ab (Abb. 4.24, 4.25), entsprechend die Fahr-
geschwindigkeit in der Kurve (Abb. 4.26).

Die ungunstige Bilanz dieses Getriebes wird besonders deutlich, wenn die erforderli-
chen Leistungsanteile fiir eine Kurvenfahrt mit gleicher, gleichférmiger Geschwindig-
keit auf die bei Geradeausfahrt erforderliche Leistung bezogen werden. Mit den Daten
von Abb. 4.23, 4.24 bzw. 4.25 erhalt man Abb. 4.44.

Fir leichte Lenkkorrekturen im Bereich i, =100 wachst die erforderliche Antriebsleis-
tung auf das rund 7-fache an, obwohl die reinen Fahrwiderstande sich nur um drei
Prozent erh6ht haben.

Eine technisch verwirklichbare Steigerung der Motorleistung kann das Problem der
ungunstigen Leistungsbilanz also nur bedingt 16sen. Da der erhohte Leistungsbedarf in
erster Linie durch die Zunahme der Lenkverluste zustande kommt (bis zum 8-fachen
der Rollwiderstandsleistung in diesem Beispiel), hat eine VergroRerung der Motorleis-
tung in erster Linie eine erhohte Warmebelastung der Bremsen bzw. des Kiihlsystems
zur Folge.
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Abb. 4.44: Leistungsbilanz des Einfach-Lenkdifferenzials flr konstante Fahrgeschwindigkeit

Bei der Aufstellung einer genauen Leistungsbilanz muss wieder beachtet werden, dass

die Triebwerksverluste nicht pauschal vorweg abgezogen werden, sondern an der ent-

sprechenden Stelle des Leistungsflusses berechnet werden.

Bei einem verlustfreien Ausgleichsgetriebe waren die Drehmomente an beiden Ab-

triebswellen gleich groR. Die Leistung wirde sich entsprechend dem Drehzahlverhalt-

nis aufteilen. In Wirklichkeit ist jedoch infolge der Reibungswiderstdnde das Dreh-

moment an der inneren Abtriebswelle groRer als das der duReren.

M, =M, iz : 4/59
n;

In Gleichung 4/59 ist n, der Wirkungsgrad (Werte angenommen, keine Bestwerte)

eines Zahneingriffes im Differenzial, der als konstanter Wert eingesetzt werden kann,

und zwar bei

Stirnradeingriff: 1, =ns=0,98

Kegelradeingriff: m,=nx=0,97.

Die Abtriebsleistungen entsprechen damit nicht ganz dem Drehzahlverhaltnis.

Unter Beriicksichtigung der Einzelwirkungsgrade und der Reibung im Differenzial,

erhélt man nach [15] folgende Gleichung fir die Antriebsleistung P,, (mit i = 1):
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F- v 1 1 f, -4
Py, =——"™. |1+ -[fR+ ¥ j 4160
2 Nvc “MNsv n, 2

In Gleichung 4/60 enthélt nyg zusatzlich zu den Verlusten im Schaltgetriebe noch die
Wirkungsgrade aller Verzahnungsstellen bis zum Eingang in das Ausgleichsgetriebe.
Bei der Berechnung der Verluste an der rutschenden Lenkbremse muss der Leistungs-
fluss beriicksichtigt werden. Dabei gilt mit Gleichung 4/59:

a) Bereich fg >fy-4/2; F; >0:

1
z
damit
F-. . .
VL=G—Vm-i- iz-(fR+fvv ﬂ)—(fR—fW A) (1—ij 4/61a
2 USV 772 2 2 I'—

b) Bereich fr <fy-4/2; F; <0:

1
VL=Ma'—2'ni+ﬂsv'|Pi| alez
z
entsprechend
E..v 1 f .2 f, A 1
V, =-& 'm, -(f +W—)—n -(f - ﬂ-(l—.—]. 4/62a
- 2 |:778V'7722 " 2 T 2 g8

Die Triebwerkverluste V1 werden entsprechend den Gleichungen 4/46 und 4/47 be-
rechnet.

Die Auswertung der Gleichungen 4/61a und 4/62a ist in Abb. 4.45 durchgefuhrt. Die
gewadhlten getriebe- und fahrtechnischen Parameter sind die gleichen wie in Abb. 4.33.
Auch hier gilt, dass die Veranderung des Triebwerkwirkungsgrades tber den Kurven-
radius hinweg bei realen getriebetechnischen Annahmen gering ist und bei Bertck-
sichtigung der ubrigen zwangslaufigen Annéherungen vernachléssigt werden darf.
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Abb. 4.45: Triebwerkwirkungsgrad als Funktion des Leistungsflusses

4.4.1.2 Mehrfach-Lenkdifferenzial

Der schlechte Lenkwirkungsgrad des Ausgleichs-Lenkgetriebes lasst sich verbessern,
wenn die feste Lenkibersetzung, auf der alle Kurvenradien basieren, groRer als eins
gewadhlt wird (vergl. Abb. 4.24 und 4.25). Dazu ist erforderlich, dass die Drehzahl der
kurveninneren Welle auch bei festgebremstem Lenkorgan groRer Null ist.

Die konstruktive Losung dieser Forderung kann mit einem Kegelrad-Getriebe (Abb.
4.46) oder einem Stirnrad-Getriebe (Abb. 4.47) hergestellt werden. Die feste Lenk-
ubersetzung i s >1 wird durch wechselseitiges Anziehen der Bremsen B 12 bzw. B 22
erreicht.

Allerdings haben Fahrzeuge, deren Lenkgetriebe nur die Bremsen B 12 bzw. B 22 ent-
halten, den Nachteil der geringeren Wendigkeit, da der fahrbare Mindestradius ent-
sprechend der GroRe von i ¢ auf ein vielfaches der halben Spurweite anwachst. Dieser
Nachteil kann durch zuséatzliche Lenkbremsen B 11 bzw. B 21 beseitigt werden. Mit
dem so entstandenen Doppel-Ausgleichs-Lenkgetriebe kann der Wendevorgang um
eine Kette durch Festbremsen der kurveninneren Abtriebswelle zusétzlich erreicht
werden. Dieser Getriebetyp geht auf den Amerikaner White (1916) zuriick.

Nach der Fa. Cleveland Tractor Company, Auclid/Ohio, USA ist die gangige Bezeich-
nung "Cletrac"-Getriebe.

Das Cletrac-Getriebe wurde von allen panzerbauenden Nationen, beginnend im Jahre
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1928, verwendet. Wegen der noch zu zeigenden Nachteile blieb die Anwendung je-
doch mit wenigen Ausnahmen auf die leichte Panzerklasse beschréankt.

B11 B12 B22 B21
s P A vl v
A 1| A
[T
iR
—T1h AT
TJ}_4 N Ts
v . ’7_ \V4
Antrieb

Abb.4.46: Doppel-Ausgleichs-Lenkgetriebe in Kegelradausfiihrung
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Abb.4.47: Doppel-Ausgleichs-Lenkgetriebe in Stirnradausfiihrung
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Allerdings wurden immer wieder Versuche unternommen, auch mittlere Panzer mit
Cletrac-Getrieben auszurtsten, so in Frankreich Renault NC (8t) bis 1940, AMX 13
(13 - 15t) 1949 und AMX 30 (37t) 1967, wenn auch mit kleinen Abwandlungen wie
Scheibenbremsen usw. In den USA wurde dieses Lenkprinzip in nahezu allen Kampf-
fahrzeugen bis zum Ende des 2. Weltkrieges eingesetzt [17].

In Deutschland wurden fast alle Halbkettenfahrzeuge mit Cletrac-Lenkung ausgeris-
tet, ferner beispielsweise der Raupenschlepper (Ost).

Nach dem Krieg wurde das Prinzip bei den Schutzenpanzern HS 30 und Hotchkiss
verwendet, ferner beim amerikanischen MTW M 113 und im Waffentrager Wiesel 1
(1989).

Die weitverbreitete Anwendung ist trotz seiner Nachteile auf den relativ einfachen
Aufbau, die damit niedrigen Kosten und die geringe Anfalligkeit zurtickzufthren.

Die GroRe der festen Lenkibersetzung hangt eindeutig von den im Getriebe hergestell-
ten Ubersetzungen ab.

Entsprechend Gleichungen 2/63 und 2/64 gilt mit den Bezeichnungen fir die Rader in
ADbb. 4.46 bzw. 4.47:

@D, = O, -(liii]
L

a)m =a)p

W, = Wp -[11%] . 4/63
L

Weiterhin konnen die Winkelgeschwindigkeiten (Drehzahlen) der Triebrader durch
eine Uberlagerung der Stegdrehzahl (entsprechend Winkelgeschwindigkeit) wp und
einer Anderung der Drehzahlen Aw; , ausgedriickt werden, wenn die Bremsen B 12
bzw. B 22 betétigt werden. Nach dem Ausgleichsprinzip bewirkt eine Abbremsung
eine betragsmaRig gleich grolRe Beschleunigung auf der anderen Seite. Die Betrach-
tung wird hier unter Vernachlassigung einer vorhandenen Ubersetzung im Seitenvor-
gelege durchgefiihrt, da diese auf das Endergebnis keinen Einfluss hat.

a)a’i =a)p iAa)]_‘Z . 4/64

Durch Vergleich der Gleichungen 4/63 und 4/64 kann leicht die Lenkubersetzung be-
stimmt werden.

Ein Anziehen der Bremse B 12 in Abb. 4.46 und 4.47 bewirkt eine Verlangsamung des
Rades 7:
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Au, =Aw; -t .

Die Auswirkung auf die Geschwindigkeit von Rad 1 kann mit Teilkreisradien der
Zahnréder berechnet werden.

Au, 1 -Aw; 15 - Ao,

Au, r1,-Aw, 1 -Awg

mit Awz = Aws (eine Welle):

. [T
Aw, = -Aa)7=u-(wp—a)7). 4/65
M5 Ty M5 =Ty

Gleichung 4/65 in 4/64

[
@y = Wp -{1ir3’—r7-(1—&)] 4/64a
511 Wp

Durch Koeffizientenvergleich mit Gleichung 4/63 erkennt man:

i r-r 1
IL:g' . 4/66
;-1 1_&
Wp

Jede Lenkibersetzung ist durch eine feste Lenkubersetzung und eine Rutschiiberset-
zung aufgebaut (Gleichung 4/26):

iL = iLf 'iwr *

Durch den Vergleich mit Gleichung 4/66 ergibt sich:

-0 L5+ 7,

;= = , 4/67
e z,-7,
P— 4168
wr — :
1@
Wp

Da w; auch die Winkelgeschwindigkeit an der Bremse B 12 ist, gilt (Gleichung 4/58a,
Einfaches Lenkdifferenzial):

i : : /68
= = . a
" 1_@ l_ni
@p Np

Die Rutschiibersetzung ist bei allen Ausgleichsgetrieben gleich aufgebaut und verlauft
je nach Rutschzustand zwischen den Werten 1 bei fester Lenkiibersetzung und ,,Un-
endlich* bei Geradeausfahrt.

Abb. 4.48 [39] zeigt die Schnittdarstellung eines Cletrac-Getriebes in Stirnradausfiih-
rung, wie es im Prinzip in dem Fahrzeug MTW M 113 verwendet wird.
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Abb. 4.48: Doppel-Ausgleichs-Lenkgetriebe in Stirnradbauweise, System Cletrac ([39])

Mit ,,Lenkbremse* ist das Element B 12 bzw. B 22 aus Abb. 4.47 bezeichnet, mit
"Wendebremse" (,,Wenden um eine Kette*) das Element B 11 bzw. B 21.
Fur das Lenkgetriebe des MTW M 113 werden folgende Z&hnezahlen festgestellt:

Z, =45
z;=11
75 =26
z7 = 30.

Damit wird mit Gl. 4/67 die feste LenkUlbersetzung berechnet: 1= 3,545.
Der theoretische Mindestradius betrdgt bei einer Spurweite s = 2,16 m damit
Rmin:4m.

Bei der Berechnung des Wirkungsgradverhaltens gelten die in Kapitel 4.2.2 abgeleite-
ten Gleichungen fiir symmetrische Lenkgetriebe. Allerdings ist zu beachten, dass eine
pauschale Annahme der konstanten Triebwerksverluste nur zu fehlerbehafteten Er-
gebnissen fuhrt. Aus Abb. 4.23 ist zu entnehmen, dass bei i s = 3 in bestimmten Kur-
venbereichen infolge der Blindleistung héhere Leistungen als die des Motors flieRen.
Die in diesem Bereich entstehenden Verluste steigen natirlich, bezogen auf P,,. Die
genauere Erfassung liefert eine Rechnung entsprechend den Gleichungen 4/60, 4/61a,
4/62a:
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a) Bereich fg >fy-4/2; F; >0:

Fov. 1 [1 foy - A f -AY (1 1
v, =-¢6-m m-—.[—3-(fR+W—)—(R—W—ﬂ-[.——.—} 4169
2 USRI/ 2 2 el

FoVm 1

o 2 Mvc “Msv

1 f -4 1 foy A4 amo
1 Jfo g w2t 1—— |.|f, - W~
|:[+iLf'77§J(R+ 2 )+( iLf)(R 2 ):|
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Fur die Kurvenfahrt mit Bremsen B 11 bzw. B 21 gelten die Gleichungen 4/60, 4/61a,
4/62a.

Die Triebwerkverluste V entsprechend nt werden wieder gemaR den Gleichungen
4/46 und 4/47 berechnet.

Die Auswertung ist in Form eines Leistungsflusses fir vier kennzeichnende Fahrzu-
stdnde durchgefiihrt (Abb. 4.49 bis 4.52).
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P 2 54% Nges = 0,705 P =16,5%
™

2% r——>0,5%

Parameter:
A=15
f,=0,05
P =12 15%
ix =500

I = 3,545

}aDne 100%

Abb. 4.49: Doppel-Ausgleichs-Lenkgetriebe, Leistungsfluss bei i, = 450

Dabei werden die gleichen getriebe- und fahrtechnischen Parameter gewéhlt wie in
den Abbildungen 4.33 und 4.45.

Auch dieses Getriebe zeigt ein leistungsmaRig unginstiges Verhalten. Schon bei klei-
nen Lenkkorrekturen sind Lenkverluste von 12 % hinzunehmen (Abb. 4.49).

Beim Zustand F; = 0, entsprechend i_ = 407, betragen die Lenkverluste schon 15 %,
der Gesamtwirkungsgrad nur 63 %. Hier ist ein Nachteil gegeniliber dem Kupplungs-
Brems-Lenkgetriebe fest zustellen, bei dem dieser Fahrzustand ohne Lenkverluste bei
einem Gesamtwirkungsgrad von 80 % gefahren werden kann.

Bei einer Lenkilbersetzung i, = 30, die im hdufig gefahrenen Kurvenbereich liegt,
sinkt der Gesamtwirkungsgrad sogar auf 28 % ab, bei Lenkverlusten von 51 %. Dieser
geringe Gesamtwirkungsgrad ist in weitem Kurvenbereich gegeben, wie aus der Leis-
tungsbilanz in der Abbildung 4.53 zu ersehen ist. Man erkennt allerdings einen deutli-
chen Leistungsgewinn gegentiber dem einfachen Lenkdifferenzial.
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R=P;263% Nges = 0,63

2%

Parameter:
A=15
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fwo =12

ix =500

i s= 3,545

gne 100%

Abb. 4.50: Doppel-Ausgleichs-Lenkgetriebe, Leistungsfluss bei i, =407 (P; =0)

Pr s 28% NMges = 0,28
/// ______________________ = S
(-81%) \\
,’ ________________ \ |
I
P z-81%
P,2109% i ’ |
)
3% 3%
112% -78%
B L 4
27% »
R.285%
| 16% e ke
Parameter:
A=15 V, 2 51%
f,=0,05
fwo =12 P 2100%
ix =500
i f=3545

Abb. 451: Doppel-Ausgleichs-Lenkgetriebe, Leistungsfluss bei i, = 30
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/// ——————————————————
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Abb. 4.52: Doppel-Ausgleichs-Lenkgetriebe, Leistungsfluss beim Fahren mit fester Lenkiibersetzung

Die mit kleinerem Radius zunehmende zirkulierende Blindleistung (Abb. 4.51 und
4.52) fihrt dazu, dass der Triebwerkwirkungsgrad sich gegeniiber dem einfachen
Lenkdifferenzial verschlechtert. Die Gesamtleistungsbilanz wird infolge der geringe-
ren Lenkverluste aber verbessert.

Bei einem Fahrzeug mit einem Getriebetyp nach Abbildung 4.48 wird der Kurvenbe-
reich bis zum kleinstmoglichen Radius zweckméaBig mit der ,,Lenkbremse®, der darun-
ter liegende bis zum ,,Wenden um eine Kette* mit der ,,Wendebremse* befahren. Die
resultierende Kurve fur den Gesamtwirkungsgrad verlauft dabei auf einer Sagezahnli-
nie (bis i s = 3,545 durchgezogene, darunter bis i s = 1 gestrichelte Kurve, Abb. 4.53).

Oben wurde angegeben, dass dieser Getriebetyp zwar haufig in leichten Kettenfahr-
zeugen, dagegen kaum in der mittleren Klasse verwendet wird (Ausnahme: KPz AMX
30). Die ungunstige Leistungsbilanz liefert hierfiir die Erklarung. Dies wird durch die
Darstellung in Abb. 4.54 verdeutlicht.
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Wenn bei Kurvenfahrt die gleiche Geschwindigkeit wie bei Geradeausfahrt gehalten
werden soll, ist im Bereich i, = 20 bis 100, in dem der Mehrbedarf fir die Wendeleis-
tung noch gering ist, eine Erhohung der erforderlichen Antriebsleistung um das 3,5 bis
2,5-fache erforderlich. Davon verlangen allein die Lenkverluste eine Zunahme um das
1,9 bis 1,4-fache.

P/Rng:M
0,8‘\— ————————
4\
\
\
0,67
N
0,4 1
0,2 -
1 2 3 5 10 T 50 100 T 500
ipf= 3,545 e Jows Parameter: i
A=15 L
fo = 0,05
fWo= 1,2
i = 500

Abb. 4.53: Doppel-Ausgleichs-Lenkgetriebe, Leistungsbilanz

P/P,nc

8
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4

2.

1 2 3 5 10 T 50 100 T 500
Parameter: i
A=15 L
f,=0,05
fwo=12
ix =500

Abb. 4.54: Doppel-Ausgleichs-Lenkgetriebe, Leistungsbilanz fir konstante Geschwindigkeit
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Die Leistungsbilanz der Ausgleichs-Lenkgetriebe kann weiter verbessert werden,
wenn in das Getriebe zusatzliche Elemente fiir groliere feste Lenkulbersetzungen inte-
griert werden. Mit den so erhaltenen Dreifach-, Vierfach- oder n-fach-Lenkdifferenzia-
len kann die Leistungsbilanz entsprechend Abb. 4.25 verwirklicht werden.

Die Darstellung eines Dreifach-Ausgleich-Lenkgetriebes in Abb. 4.55 in Kegelradaus-
flhrung zeigt aber deutlich, dass der konstruktive Aufwand erheblich anwdchst.

Fur die Betatigung waren fur jede Fahrzeugseite pro Bremselement eine Bedienungs-
vorrichtung erforderlich oder eine Regeleinrichtung, die die Betatigungsabfolge sinn-
voll steuert. AuBerdem wirde der Gesamtwirkungsgrad nicht den idealen Verlauf der
Kurven in Abb. 4.25 erreichen, da ein Teil des Leistungsgewinns durch den Verlust im
Triebwerkwirkungsgrad (mehr umlaufende Teile, hdhere zirkulierende Blindleistung)
negativ kompensiert werden wirde.

Das Doppel-Ausgleichs-Lenkgetriebe stellt daher einen brauchbaren Kompromiss
zwischen Leistungsverhalten und konstruktivem Aufwand dar. Es eignet sich aber
nicht fir mittlere und schwere Kampfpanzer, da die hier erforderliche hohe Motorleis-
tung bei Kurvenfahrt nur teilweise genutzt wird und der Rest eine erhebliche Belas-
tung des Kiihlsystems darstellt.

AbschlieRend sei darauf hingewiesen, dass fahrtechnisch der Bereich des schlechten
Wirkungsgrades vermieden wird, wenn ein beliebiger Kurvenzug durch eine Folge
von Abschnitten entsprechend der festen Lenkibersetzung und anschlielenden gera-
den Strecken angenahert wird (polygoner Kurvenzug). Dieses Fahrverhalten vermeidet
aullerdem ein Rutschenlassen der Bremsen und mindert dadurch den VerschleiR.

B11 B12 B13 B23 B22 B21
Ll Y YLl A L s p
A L A
1 ~‘ ”? 1’
b 1-L
T2 T |
\V/ —— \V/

|
A A —v T 0L TO0
Antrieb

Abb.4.55; Dreifach-Lenkdifferenzial (Kegelradausfiihrung)
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4.4.2 Uberlagerungs-Lenkgetriebe

4.4.2.1 Grundsatzliches

4.4.2.1.1 Kennzeichnende Eigenschaften der Uberlagerungs-Lenkgetriebe

Die bisher behandelten Lenkgetriebe haben den in Abb. 4.56 dargestellten Leistungs-
fluss gemeinsam. Schaltgetriebe und Lenkgetriebe sind im Kraftfluss Motor-Triebrad
in Reihe geschaltet. Dies bedeutet unter anderem, dass durch den gewéhlten Gang im
Schaltgetriebe kein Einfluss auf das Lenkverhalten genommen wird, abgesehen davon,
dass bei groRen geschalteten Ubersetzungen ein hoheres Drehmoment zur Uber-
windung der Widerstdande und Verluste bei kleinerer Drehzahl zur Verfligung steht
und damit eventuell auf die fahrbare Geschwindigkeit Einfluss genommen wird. Die
Grolie des gefahrenen Kurvenradius® wird allein durch das Lenkgetriebe bestimmt.

o5

v
Triebrad

Seiten-

vor-

gelege

a

Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe
Umlauf-Lenkgetriebe
Ausgleichs-Lenkgetriebe

Schalt- und
Wendegetriebe

-

Kupplung
hydr. Drehmoment-
Wandler

'z

Motor

4

N
Seiten-
vor-
gelege
Triebrad

Abb. 4.56: Schematischer Leistungsfluss (,,Reihenschaltung®) beim Kupplungs-Brems-Lenkgetriebe,
Umlauf-Lenkgetriebe, Ausgleichs-Lenkgetriebe
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Anders liegen die Verhaltnisse bei den Uberlagerungs-Lenkgetrieben, denen der prin-
zipielle Leistungsfluss der Abb. 4.57 gemeinsam ist. Hier wird auf dem Weg A oder B
Leistung zum Lenkgetriebe gefuhrt. Die Leistung aus dem Lenkgetriebe wird auf den
Zweigen C und D in die Summierungsgetriebe geleitet, die in Kraftflussrichtung hinter
dem Schaltgetriebe liegen.

o5H V' N
Seiten- Summie- Summie- Seiten-
Schalt- und
vor- rungs- <+ > rungs- vor-
Wendegetriebe
gelege getriebe getriebe gelege
A 4 v
T "
Triebrad C14 iD A Triebrad
Lenk- Kupplung
getriebe hydr. Drehmoment-
Wandler
B 7

Motor

Abb.4.57: Schematischer Leistungsfluss bei den Uberlagerungs-Lenkgetrieben

Die Kurvenbedingungen entsprechend Gleichung 2/66:
_ N+
L= —_n

n a |

wird bei diesen Getrieben dadurch erfiillt, dass gemaR den Gleichungen 4/17 und 4/18
n,=n,+n,, und n, =n, —n,,

auf der kurvenéuRReren Seite der Vorwaértsdrehzahl n, eine positive Wendedrehzahl n,,,
auf der kurveninneren eine negative Wendedrehzahl n,,; tiberlagert wird (Die Uberla-

gerung auf einer der beiden Seiten kann auch wegfallen, vergl. unten: asymmetrischer
Lenkantrieb).

Hieraus ergeben sich GesetzmaRigkeiten, die allen Arten von Uberlagerungs-Lenk-
getrieben gemeinsam sind:
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. Leistungsteilung:

a) Leistung fir die Vorwartsbewegung uber das Schalt- und Wendegetriebe (Vor-
warts-Rickwarts) zum Summierungsgetriebe,

b) Leistung fir die Wendebewegung (Kurvenfahrt) ber das Lenkgetriebe zum
Summierungsgetriebe.

. Anzahl der festen Lenkibersetzungen:

Mit Gleichung 4/25 gilt:

_ Tt * Twr

L=
IV

Darin ist der Quotient i / i, die feste Lenkibersetzung i s, wobei i, das Produkt
aller Ubersetzungen im Schaltgetriebezweig, i, das Produkt aller festen Uber-
setzungen im Lenkgetriebezweig darstellt.

Die Vorwartsiibersetzung i, wird durch die Gangstufen im Schaltgetriebe vari-
lert, die feste WendeUlbersetzung i, eventuell im Lenkgetriebe. Durch die
Kombination der Schaltmdglichkeiten ergibt sich folgende GesetzmaRigkeit fir
die Anzahl der festen Lenkiibersetzungen:

Anzahl der festen Lenkiibersetzungen i; = Anzahl der Ubersetzungsstufen im
Schaltgetriebe (Wechselgetriebe) x Anzahl der schaltbaren festen Ubersetzun-
gen im Lenkgetriebe.

Im Beispiel der relativ einfachen Kombination einer festen Ubersetzung im
Lenkgetriebe mit einem 4-Gang-Schaltgetriebe erhédlt man vier feste Lenkiber-
setzungen. Damit ist der Kurvenbereich, der durch Rutschenlassen eines
Lenkorgans tiberdeckt werden muss, in vier Abschnitte geringerer Lenkverluste
aufgeteilt. Ein besseres Leistungsverhalten als bei den bisher besprochenen Ge-
triebearten ist zu erwarten (vergl. Abb. 4.25).

Uberlagerungs-Lenkgetriebe werden danach bezeichnet, wie viele feste Uber-
setzungen im Lenkgetriebe geschaltet werden kénnen. Eine feste Ubersetzung
bestimmt ein Einradien-Uberlagerungs-Lenkgetriebe, zwei ein Zweiradien-
Uberlagerungs-Lenkgetriebe usw. (vergl. Abb. 4.27¢). Ein stufenloses Uberla-
gerungs-Lenkgetriebe wird dann erreicht, wenn im Schalt- und/oder Lenkge-
triebe eine stufenlose Ubersetzung hergestellt wird (vergl. Kapitel 4.1.2.2). Bei
heute ausgefiihrten Uberlagerungs-Lenkgetrieben ist das stufenlose Getriebe im
Lenkgetriebezweig enthalten.
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3. Zusammenhang: Ubersetzung im Schaltgetriebe — Kurvenradius:
Aus Gleichung 4/25 ist zu ersehen, dass bei Uberlagerungs-Lenkgetrieben kein
eindeutiger Zusammenhang zwischen Betatigungseinrichtung fir die Lenkung
und dem Kurvenradius gegeben ist. Wahrend die Ubersetzung im Lenkgetriebe
durch die Lenkbetétigung eindeutig festgelegt werden kann, hangt die Lenk-
ubersetzung zusétzlich von der GréRe der Schaltlibersetzung ab. Entsprechend
Gleichung 4/25: i, ~ 1/i,, wird der Kurvenradius bei gleicher Betatigung umso
groRer, je kleiner die Ubersetzung im Schaltgetriebe ist. Da die feste Lenkiiber-
setzung gleichzeitig den fahrbaren Mindestkurvenradius beschreibt, bedeutet
dies, dass die Kurvenbeweglichkeit vom geschalteten Gang abhéangt. Bei nicht
automatisierten Schaltgetrieben muss also in einen ,,kleinen Gang* zuriickge-
schaltet werden, wenn ein enger Kurvenradius zu durchfahren ist. Wie unten zu
zeigen ist, erfolgt dieser Vorgang bei einigen Fahrzeugen zwangslaufig tber die
Lenkungseinrichtung. Sonst erfordert diese Gesetzmaéligkeit eine entsprechende
Ausbildung des Bedieners.
Eine weitere Besonderheit liegt bei Uberlagerungs-Lenkgetrieben bei Riick-
waértsfahrt vor. Hier wird im Schalt- mit dem Wendegetriebe die Drehrichtung
umgekehrt, wahrend im Lenkgetriebezweig zunichst keine Anderung erfolgt.
Dadurch kehren sich aber die Uberlagerungsverhiltnisse in den beiden Sum-
mierungsgetrieben um, so dass bei gleicher Lenkbedienung und Rickwartsfahrt
die Kurvenrichtung entgegengesetzt der bei Vorwartsfahrt ist. Dem kann be-
gegnet werden, wenn die relativen Drehrichtungen aus dem Lenkgetriebe mit
der Fahrtrichtung geandert werden. Da dies bei vielen Prinzipien aber konstruk-
tiv nicht oder nur unter sehr grolem Aufwand verwirklichbar ist, wird meist da-
rauf verzichtet. Erfahrungsgemald bereitet bei entsprechender Ausbildung die
Beherrschung dieses Fahrzustandes geringe Schwierigkeiten.

4. Kursstabilitat und exaktes Lenken:
Fahrzeuge mit Uberlagerungs-Lenkgetrieben sind bei Geradeausfahrt kursstabil,
wenn nicht im Lenkgetriebe ein Differenzial (allgemeiner gefasst: Ausgleichs-
element) angeordnet ist, Uber das ein selbstdndiger Drehzahlausgleich von ei-
ner Kettenseite zur anderen maoglich ist.

Im Kapitel 4.2.4 war unter der Uberschrift ,,Exaktes Lenken* gefordert worden,
dass der Kurvenradius bei unverandert eingestellten Bedienelementen flr die
Lenkung (in einem geschalteten Gang) konstant bleibt.

Die Erfullung dieser Forderung hangt bei Fahrzeugen mit einer hydraulischen
Kupplung oder einem hydrodynamischen Drehmomentwandler im Kraftfluss
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davon ab, ob der Leistungsfluss auf den Wegen A oder B (Abb. 4.57) zum
Lenkgetriebe erfolgt. Im Fall A werden Schaltgetriebe- und Lenkgetriebezweig
gleichmé&lRig vom Kupplungs- bzw. Wandlerschlupf betroffen. Dieser hat also
keinen Einfluss auf die Drehzahluberlagerung in den Summierungsgetrieben,
damit auf das Kurvenverhalten. Im Fall B wird das Lenkgetriebe unmittelbar
von der Motordrehzahl beaufschlagt, damit ist die Lenkgetriebe-Uberlagerung
am Summierungsgetriebe proportional der Motordrehzahl. Die Drehzahl aus
dem Schaltgetriebezweig wird dagegen durch den hydraulischen Schlupf beein-
flusst. Dadurch ist folgender Einfluss auf den Kurvenradius gegeben:

aus Gleichung 4/25 mit

i -, =K (konstante Lenkbetatigung)

wf

ergibt sich

i p—
L
I

\"

Mit Gleichung 4/23
I, =l *lywaisc
erhalt man flr einen bestimmten Gang

. K
i =—% (mit K,=—~ J

Iwa It - lsc

Dabei ist

. n n . .
iy, = —0 = —4meed - im Antriebsfall )
n, n

Turbinenra
und
. n i
j| = —rbinend ) —(0....1)-K, . 4173
nPumpenrad

Die Lenkibersetzung wird also in diesem Fall zusatzlich zu den oben diskutier-
ten Grolken (hier ausgedriickt durch K;) durch den Schlupf in Kupplung bzw.
hydrodynamischem (Drehmoment-)Wandler beeinflusst. Hierdurch kdénnen fol-
gende Fahrzustande auftreten:

a) Beim Beschleunigen tritt zunéchst groRer Schlupf auf (Drehzahlverhélt-
nis — 0), d.h., dass der Kurvenradius durch ,,Gasgeben* verkleinert wer-
den kann, bis das Drehzahlverhéltnis auf einen Wert gering unter eins
oder gleich eins (mechanische Uberbriickungskupplung) angewachsen
ist.
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Dieses Verhalten kommt der Erwartung des Bedieners entgegen, ist aus
psychologischer Sicht also begriiRenswert.

b) Im Schiebebetrieb kehren sich allerdings die Verhéltnisse um. Wéhrend
mit fallender Motordrehzahl proportional die Lenkdrehzahl am Summie-
rungsgetriebe abnimmt, andert sich aufgrund der trdgen Masse des Fahr-
zeugs die Geschwindigkeit, damit die Triebraddrehzahl und die Vor-
wartsdrehzahl in den Summierungsgetrieben nur wenig, da der Wandler
bzw. die hydraulische Kupplung als Puffer wirkt. Der Einfluss der Dreh-
zahliberlagerung durch den Lenkantrieb wird immer geringer, die Lenk-
willigkeit des Fahrzeugs verschlechtert sich. Besonders kritisch ist dieses
Verhalten, wenn wéhrend der Fahrt der Motor auf ein geringes Dreh-
zahlniveau absinkt oder sogar stehen bleibt. Ein weiterer kritischer Pa-
rameter ist das Gefélle, wenn das Fahrzeug durch die Hangabtriebskraft
zusatzlich beschleunigt wird und dadurch mit zunehmender Vorwarts-
drehzahl die Uberlagerung durch die Lenkdrehzahl prozentual noch ge-
ringer wird.

Diesem Fahrverhalten kann wirksam nur durch eine automatische, me-
chanische Uberbriickung des hydraulischen Bauteils begegnet werden,
da dann Motor- und Lenkgetriebewellen gezwungen wirden, entspre-
chend den festen Getriebestufungen mitzudrehen.
Eine Verbesserung ergibt sich auch durch ein Zurtickschalten, da dann
das Turbinenrad schneller dreht und der Kraftfluss in riickwartiger Rich-
tung vergrofRert wird.
AuRerdem kann die mangelnde Lenkwilligkeit seitens des Fahrers durch
,,Gasgeben® kompensiert werden. Da dieser Fahrzustand aber in schwie-
rigen Fahrsituationen (z.B. Kurve mit Engstelle oder Gefélle) besonders
kritisch werden kann, verlangt dies ein Umdenken des Fahrers, da er
normalerweise ,,Gas wegnehmen® wiirde, so wie er es vom Radfahrzeug
gewohnt ist. Dieser psychologische Nachteil verlangt eine griind-
liche Ausbildung des Bedieners in Gefahrensituationen.
Besser sind die oben beschriebenen konstruktiven MaRnahmen.

5. Symmetrischer bzw. asymmetrischer Lenkantrieb:

Die Leistungsausgange C und D (Abb. 4.57) bestimmen die Uberlagerung in

den Summierungsgetrieben mit der Lenkdrehzahl. Sind die Drehzahlen in den

Zweigen C und D im Vorzeichen verschieden aber betragsméfRig gleich groR,

so liegt der Fall des symmetrischen Uberlagerungs-Lenkgetriebes vor. Im Ge-

triebe muss dabei ein Bauteil enthalten sein, das die Beeinflussung der Summie-
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rungsgetriebe in der Drehrichtung umkehrt. In der Ubersicht der Abb. 4.27b
und c ist dieses Element mit 37 bezeichnet.

Die Bedingung fur die Kurvenfahrt entsprechend Gleichung 2/66 ist aber auch
erfillt, wenn der Vorwaértsdrehzahl beliebige, aber verschieden grofie Lenk-
drehzahlen Uberlagert werden, so dass resultierend die Drehzahlen kurvenaulRen
bzw. -innen verschieden sind. In diesem Fall, in dem nicht die obige Beziehung
zwischen den Lenkdrehzahlen vorliegt, spricht man vom asymmetrischen Uber-
lagerungs-Lenkgetriebe. Bei ausgefuihrten Getrieben dieses Prinzips wird nur
eine Seite bei Kurvenfahrt beeinflusst. Der Leistungsfluss wird also wechsel-
weise im Zweig C bzw. D zu Null. Damit ergibt sich gegenuber dem symmetri-
schen Getriebe bei Rickwartsfahrt nicht die Notwendigkeit des Gegenlenkens
(vergl. oben unter 3.).

4.4.2.1.2 Bedeutung des Summierungsgetriebes

Neben dem Schalt- und dem Lenkgetriebe ist das Summierungsgetriebe (Summie-
rungsdifferenzial) ein wesentliches Bauteil des Uberlagerungs-Lenkgetriebes. In ihm
werden die Leistungen aus dem Schaltgetriebe (Vorwartsdrehzahl) und Lenkgetriebe
(Wendedrehzahl) zur Abtriebsdrehzahl tGberlagert. Als konstruktives Element flr diese
Funktion bietet sich ein Planetengetriebesatz an, bei dem das festgebremste Teil aus
Abb. 4.36 hier den Zusatzantrieb Gbernimmt. Aus der Vielzahl der Kombinationsmdg-
lichkeiten soll hier nur die behandelt werden, die bei fast allen vorhandenen und kon-
zipierten Uberlagerungs-Lenkgetrieben tblich ist. Bei diesem Prinzip (Abb. 4.58) be-
einflusst der VVorwartsantrieb Uber das Schaltgetriebe das AuRenrad (Hohlrad), der
Lenkantrieb das Sonnenrad. Der Abtrieb erfolgt Giber den Planetenradtréger (Steg). In
der Darstellung der Abb. 4.58 ist der Fall des symmetrischen Getriebes dargestellt, bei
dem die Uberlagerung betragsmaRig gleich groR ist.

Die in Abb. 4.58 enthaltene Gleichung fur die Abtriebsdrehzahl wird durch Umstellen
aus Gleichung 4/48a gewonnen:

Ng =Ny —i, '(nA_nP)

nP=nA'

I, +1 o +1

4/9

Mit der in Abb. 4.36 eingefiihrten Bezeichnung fiir die Ubersetzung in Planetengetrie-
ben erh&lt man:
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nF,=nA-i+(ins)-_i . 4/9a

Antrieb vom Schaltgetriebe

kurvenaufen kurveninnen
Teil Funktion kurvenduBerer Satz kurveninnerer Satz
Drehrichtung Drehzahl Drehrichtung Drehzahl
AuBenrad | Vorwartsantrieb rechts * rechts +n