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Kurzfassung
Die optimale Verwendung zur Verfügung stehender Ressourcen stellt einen wesentlichen Anreiz techni-

scher Entwicklungen dar. Aufgrund dessen soll ein Konzept eines mechanischen Rekuperationssystems

für Zweiräder entworfen werden, womit kinetische Energie beim Bremsen so umgewandelt werden kann,

dass sie bei späteren Anfahr– oder Beschleunigungsvorgängen nutzbar ist.

Dazu erfolgt zuerst eine Eingrenzung der Zielgruppe bzw. des Einsatzbereichs. Der aktuelle Stand der

Technik wird für die erforderlichen Baugruppen und den Bauraum aufgeführt und mündet in der Er-

stellung eines technischen Lastenhefts bzw. Anforderungsdokuments. Darauf aufbauend werden Überle-

gungen zur konzeptionellen Umsetzung erörtert und die verschiedenen Varianten hinsichtlich Bewertung

von Leistung, Adaptierbarkeit, Sicherheit, Herstellbarkeit und Kosten evaluiert. Nach der Auswahl einer

Vorzugsvariante wird diese daraufhin tiefer detailliert. Abschließend folgen erste Entwurfsrechnungen,

um die Dimensionen des Systems abschätzen zu können, und ein Ausblick auf die notwendigen Schritte

für den weiteren Fortschritt der Entwicklung.

Abstract
The optimal usage of available resources is a major incentive for technical developments. Therefore a

concept of a mechanical recuperation system for cycles will be developed, whereby kinetic energy during

braking is able to converted in a way to be used for subsequent starting or acceleration processes.

Firstly a target group or application area will be limited. The current state of the art is specified for the

necessary assemblies and the installation space and leads to the generation of a technical requirements

document. Subsequently, considerations for conceptional development will be analyzed and different

versions regarding evaluation of performance, adaptability, safety, manufacturability and costs are eval-

uated. After selecting a preferred version, it will be further detailed. Finally, first design calculations are

given in purpose to estimate the dimensions of the system and an overview of necessary steps for further

development progress.
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1 Einleitung

1.1 Motivation

Die Zunahme der Verkehrsdichte in Ballungsräumen verhält sich in etwa proportional zum Wachstum

des Urbanisierungsgrads des jeweiligen Staates. Eine indirekte Proportionalität ist hingegen bei der Höhe

der durchschnittlichen Geschwindigkeit des Verkehrsflusses und dem zeitlichen Anteil an nahezu kon-

stanten Fahrgeschwindigkeiten im Fahrprofil in solchen Regionen zu erkennen. Die dementsprechend

häufigen Beschleunigungs– respektive Verzögerungsvorgänge verursachen zum einen für die Fortbewe-

gung höhere notwendige Energiemengen und zum anderen fördern sie den Verschleiß.

Es wird der Ansatz verfolgt, dass die zur Fortbewegung, dem System Fahrzeug zugeführte, notwendige

Energiemenge pro Zeiteinheit nach Möglichkeit konstant zu halten ist. Anders ausgedrückt darf kineti-

sche Energie im Bremsvorgang nicht mehr dissipiert werden, sondern muss so gespeichert bzw. in eine

andere Energieform, außer Wärme, umwandelbar sein, sodass sie zum späterem Zeitpunkt für einen

Beschleunigungsvorgang wieder nutzbar ist.

Natürlich existieren bereits diverse Lösungen solcher sogenannter Rekuperations– bzw. Energiespeicher-

systeme. Die meisten Assoziationen zu dem Begriff „Rekuperation“ gehen wahrscheinlich in Richtung

elektrische Antriebe und deren Akkumulatoren. Ungeachtet dessen existieren auch andere Prinzipien

zur Energiespeicherung u. a. Drehmassenspeicher, Federspeicher für mechanische sowie hydraulische

Systeme, Gasdruckspeicher, deren Vor– und Nachteile jeweils bei verschiedenen Anforderungen liegen.

Schlussendlich ist es die Aufgabe des Ingenieurs die mit den verschiedenen physikalischen Prinzipien

verbundenen Vorteile gegenüber den Nachteilen abzuwägen und die für sein Problem optimale techni-

sche Lösung zu finden.

Mechanische Energiespeicher besitzen den Vorteil, dass häufig Speicher– und Antriebselement das selbe

Bauteil sind. Dadurch entstehen im Vergleich zu den anderen Systemen weniger Umwandlungsverluste,

was v. a. bei Rekuperationssystemen von großer Bedeutung ist.

Bei Betrachtung der Umgebungsbedingungen für den mechanischen Energiespeicher in Fahrzeugen sei

v. a. auf deren grundlegenden fahrdynamischen Eigenschaften, welche sich bei Zweirädern noch durch

die starke Kurvenneigung erweitern und auf die Systemanregung durch die Fahrbahn hingewiesen. Der

Federspeicher hat damit bei genügend Abstand zum Resonanzgebiet kein Problem. Für Drehmassenspei-

cher sind jegliche Beschleunigungen problematisch, die keine Rotation der Drehmasse bewirken. Äußere

Störgrößen belasten v. a. die Lager, an die bereits sehr hohe Anforderungen an den Wirkungsgrad gestellt

werden.

Damit begründet sich insbesondere für leichte und agile Zweiräder die Wahl eines Federspeichers in

Kombination mit einer, wie in Zweirädern üblich, mechanischen Kraftübertragung.
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1.2 Eingrenzung der Zielgruppe sowie des Einsatzbereiches

Bemüht man die aufbereiteten Datenerfassungen des Statistischen Bundesamtes wird ersichtlich, dass

der Großteil des zweirädrigen Fahrzeugbestands in deutschen Haushalten Fahrräder sind [35]. Die Anfor-

derungen an Fahrräder u. a. geringe Masse und hoher Wirkungsgrad, um den Kraftaufwand des Fahrers

möglichst zu reduzieren, stimmen sehr gut mit den Vorteilen von Federspeichern überein. Demgegenüber

steht die durch den vorhanden Bauraum begrenzte Energiespeicherkapazität.

Reflektiert man den hohen Urbanisierungsgrad [39], lässt sich zumindest statistisch belegen, dass Fahrrä-

der ein für den Individualverkehr in Städten häufig genutztes Verkehrsmittel sind. Dieser Zusammenhang

korreliert direkt mit dem im vorherigen Abschnitt 1.1 genannten Haupteinsatzgebiet von Rekuperations-

systemen. Durch die ohnehin geringe Fahrzeugmasse von Fahrrädern, selbst als Gesamtsystem mit Fah-

rer, und durch die kurzen Wege in der Stadt, ist die begrenzte Speicherkapazität des Rekuperationssys-

tems zumindest für kurzzeitige Antriebsunterstützung beim Anfahren oder Beschleunigen ausreichend.

Des Weiteren sollen nur Fahrradtypen berücksichtigt werden, welche überwiegend in Städten Verwen-

dung finden. Da Standardradtypen ohnehin nach ihrem Haupteinsatzzweck differenziert werden, liegt der

Fokus auf Cityrädern und Urbanbikes. Daneben werden auch Trekkingräder, Fitnessbikes sowie leichte

Lasten– und Nutzfahrräder berücksichtigt. Auf die Eigenschaften und Merkmale der jeweiligen Fahrrad-

typen sowie deren Gemeinsamkeiten wird in Kapitel 2 eingegangen.

1.3 Zielstellung der Arbeit

Für die in Abschnitt 1.2 beschriebene Zielgruppe von Zweirädern und deren typisches Einsatzgebiet soll

die Machbarkeit eines Systems zur mechanischen Speicherung und Rekuperation in Form von potentiel-

ler Energie gezeigt werden, womit über einen Hilfsantrieb zeitweilig der Fahrbetrieb unterstützt werden

kann.

Insbesondere wird dabei Wert auf die optimale Integration in das Fahrrad sowie die damit verbundene

bestmögliche Ausnutzung des vorhandenen Bauraums gelegt. Dazu zählen die Ziele einer maximalen

Speicherkapazität und eine geringe Trägheit, sowohl translatorisch als auch rotatorisch. Dabei gilt es

jedoch stets die Konstruktionsprinzipien „einfach – sicher – eindeutig“ zu berücksichtigen.

Eine mechanische oder hydraulische Betätigung sowie Übertragung bis zum im folgenden als Federspei-

cher bzw. –antrieb bezeichneten Rekuperationssystem ist angestrebt. Für das souveräne Funktionieren

des Konzepts ist zudem ein rein mechanischer Schaltmechanismus Voraussetzung.

Unter Berücksichtigung der baulichen Merkmale und Standards, der im vorherigen Abschnitt 1.2 be-

schriebenen Zielgruppe, soll der Federantrieb in das bestehende Fahrrad–Package optimal implementiert

werden, sodass idealerweise jedes Fahrrad der Zielgruppe mit dem Federantrieb ausgestattet werden

kann.

1.4 Aufbau der Arbeit

Bevor in Kapitel 3 detailliert auf die benötigten Baugruppen eingegangen werden kann, ist dem eine Ein-

grenzung des Konzepts innerhalb einer Vorbetrachtung in Kapitel 2 vorangestellt. Sämtliche technisch

relevanten Informationen sowie deren Abstimmung untereinander kulminieren in der Anforderungslis-
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te in Kapitel 4. Darauf folgt die Vorstellung der verschiedenen Konzeptvarianten sowie der Vergleich

untereinander in Kapitel 5. Die favorisierte Konzeptvariante wird dann weiter detailliert und es folgt in

Kapitel 6 eine Grobauslegung ausgewählter Hauptbauteile. Abschließend wird in Kapitel 7 der bisherige

Entwicklungsfortschritt zusammengefasst.

1.5 Typographische Konventionen

Die Anordnung von Ansichten innerhalb der Abbildung erfolgt nach DIN ISO 128 Teil 30 respektive

ISO 5456 Teil 2 über die Projektionsmethode 1. Damit wird die Darstellung der Ansicht von Pfeilen

nach Abbildung 1.1 und die Darstellung von Drehmomenten nach Abbildung 1.2 festgelegt.

Abbildung 1.1: Anordnung von Ansichten und Pfeildarstellung

Abbildung 1.2: Momentendarstellung
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2 Vorbetrachtung

2.1 Fahrradtypen der Zielgruppe

Das Cityrad ist als komfortables Fahrrad für kurze Strecken im täglichen Gebrauch mit aufrechter Sitz-

position ausgelegt [2, 4]. Passend dazu wird auf ein angenehmes Fahrverhalten und guten Geradeauslauf,

dementsprechend flache Sitz– und Steuerrohrwinkel, geachtet. Die Ausstattung überzeugt durch Zuver-

lässigkeit und Wartungsarmut. Deshalb werden häufig Nabenschaltungen, Nabendynamos und pannen-

sichere Reifen verwendet [4]. In Anlehnung an das Citybike, jedoch sportlicher und modischer, werden

Urbanbikes vermehrt für Freizeitaktivitäten genutzt [2].

Als Alleskönner für den Alltag sowie Touren und Reisen, befestigte sowie unbefestigte Wege überzeugt

das Trekkingrad. Die Sitzposition ist in einem Winkel von 45° bis 60° zur Horizontalen leicht nach

vorn geneigt. Sitz– und Steuerrohrwinkel sind dadurch etwas steiler. Für die Übersetzung wird entweder

eine Kettenschaltung mit 21 bis 27 Gängen oder eine sieben bis 14–Gang–Nabenschaltung verwendet.

Die weitere Ausrüstung wie Gepäckträger, Nabendynamo, Diodenrücklicht, Kunststoffschutzbleche und

Seitenständer hinter dem Tretlager ist analog zum Cityrad. Ähnlich dem Trekkingrad mit jedoch sportli-

cherer Optik und Fahrgefühl, verbunden mit einer moderaten Sitzposition, etablierte sich das Fitnessbike
[4].

Es lässt sich eine zunehmende Verbreitung von Lasten– und Nutzfahrräder hauptsächlich in verkehrs-

reichen Ballungsgebieten als preiswertes Transportmittel verzeichnen. Dazu werden feste Körbe über

dem Vorderrad und/oder Hinterrad platziert. Die Laufradgrößen liegen im Bereich von 20 bis 26 Zoll,

um den Fahrzeugschwerpunkt möglichst niedrig zu halten [4]. Bei leichten Lastenfahrrädern findet auch

die Standartlaufradgröße 28 Zoll Anwendung.

Die weiteren Merkmale der Fahrradtypen aus der Zielgruppe sind in Tabelle 2.1 vergleichend aufgelistet.

Im Verlauf der vergangenen Jahre entwickelte sich ein Trend zur Scheibenbremse, der 2010 von BAR-

ZEL, BOLLSCHWEILER UND SMOLIK noch nicht abgebildet werden konnte. Die Gründe hierfür liegen

im Komfort, die Bremse nicht ein– oder nachstellen zu müssen, bei optischen Aspekten und im Schutz

der Felge vor Abnutzung. Der Verschleiß wird vollständig auf die Bremsscheibe verlagert.
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Tabelle 2.1: Merkmale von Fahrradtypen [4]
Merkmale Cityrad Trekkingrad Fitnessbike Lasten– und Nutz-

fahrräder
Laufradgröße 26 / 28 Zoll 28 Zoll 26 / 28 Zoll 20 bis 26 Zoll
Reifenbreite 40 mm bis 45 mm 32 mm bis 47 mm 23 mm bis 40 mm 47 mm bis 60 mm

Gang-
schaltung,
Übersetzung

Nabenschaltung
3 bis 9 Gänge

Nabenschaltung
Kettenschaltung
7 bis 27 Gänge

Nabenschaltung
Kettenschaltung
8 bis 30 Gänge

Nabenschaltung
3 bis 7 Gänge

Lenkerform gewinkelt gewinkelt
Komfortlenker

gerade gebogen

Bremsenart Rücktrittbremsen
V–Bremsen
Trommelbremsen

V–Bremsen
Hydraulische
Bremsen
Scheibenbremsen

V–Bremsen V–Bremsen
hydraulische
Bremsen
Trommelbremsen
Scheibenbremsen
Rücktrittbremsen

Federung Federgabel
Federsattelstütze
Rahmenfederung
Ballonreifen

Federgabel
Federsattelstütze
Rahmenfederung

Federgabel
Federsattelstütze

–

StVZO–
Ausstattung

Komplett mit
Gepäckträger

Komplett mit
Gepäckträger

– Komplett mit
Gepäckträger

Sitzposition aufrecht 45° bis 60° geneigt sportlich flach
45° geneigt

aufrecht

Besonder-
heiten

wartungsarm großer
Übersetzungs-
bereich

komfortabler als
reine Sporträder

Spezialgepäck-
träger, hoch
belastbar

2.2 Mechanisches Grundprinzip

Die Speicherung potentieller Energie in einem festen Körper basiert auf elastischer Deformation. In die-

ser Eigenschaft liegt nach Definition das Wesen der Feder begründet. Deformationen bzw. Verformungen

ε stehen mit den hervorgerufenen Spannungen σ über das HOOK’sche Gesetz σ = E · ε in Beziehung.

Die Berechnung der Menge der speicherbaren potenziellen Energie kann demnach auf 2 Wegen erfolgen:

• über die Formänderungsenergie auf Basis der Spannungen (Normal– und Tangentialspannungen)

• über die Deformationsarbeit W =
∫
Fds auf Basis der Verformung (Dehnung, Biegelinie, Ver-

drehwinkel) bzw. Steifigkeit, dem Reziproken der Verformung (Nachgiebigkeit)

Formänderungsenergie, Deformationsarbeit und speicherbare potentielle Energie bezeichnen dabei den

gleichen Sachverhalt in verschiedenen Kontexten. Im inhaltlichen Zusammenhang mit Prozessen wird

der Begriff „Arbeit“ und bei Zustandsbetrachtungen der Begriff „Energie“ verwendet.

Die Spannungen respektive Verformungen werden in vier Grundlastfälle unterteilt: Zug/Druck, Quer-

kraftschub, Biegung und Torsion. Der Querkraftschub wird im Folgenden nicht weiter betrachtet, da er

für den besagten Zweck, der Speicherung von Energie, unbedeutend ist.

Es soll nun ein Vergleich der drei verschiedenen Grundlastfälle erfolgen, die jeweils an einem einseitig im

Punkt E fest eingespanntem Träger bzw. Stab wirken (siehe Tabelle 2.2). Die Träger haben verschiedene
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über der Länge l konstante Querschnitte A, den für den jeweiligen Lastfall typischen. Volumen V und

Länge des Trägers sind in allen 3 Fällen gleich.

Als Vergleichskriterium wird nun das Energieaufnahmevermögen bei zulässiger Spannung σzul bzw. τzul
herangezogen. Als Ansatz wurde die Formänderungsenergie πi aus Gleichung (2.1) gewählt. Deren Her-

leitung basiert auf dem Prinzip der virtuellen Arbeit und wird von LEIPHOLZ [22] ausführlich erläutert.

Die berechneten Formänderungsenergien werden auf den größten Wert wie in [25, Seite 95] normiert.

πi =

∫
V

[
1

2E
{σ2x + σ2y + σ2z − 2ν[σxσy + σyσz + σzσx]}+

1

2G
(τ2xy + τ2yz + τ2zx)

]
dV (2.1)

Tabelle 2.2: Vergleich des Arbeitsvermögens von Federn unterschiedlicher Grundbeanspruchungen

Zug/Druck Biegung Torsion

y
x

z

E

l

F

σz

y
x

z

E

l

A A

F

σz

x

y

A-A

b

h y
x

z

E

l

A A

MT

τ

x

y

A-A

d

σz = F (z)
A(z)

σz = MB(z)
Iyy(z)

x
τ2zx + τ2zy = τ2

τ = MT
IP (z)

r
∣∣r = d

2

Da für jeden Fall alle übrigen Spannungen Null sind und dV = dA · dz ist, folgt:

πZD = 1
2E

l∫
0

[∫
A

σ2z(z)dA

]
dz πB = 1

2E

l∫
0

[∫
A

M2
B(z)

I2yy(z)
x2dA

]
dz πT = 1

2G

l∫
0

[∫
A

M2
T (z)

I2p(z)
x2dA

]
dz

x

z

y

σz

x

z

y

σz

x

y

z

τ

da σz konstant über A: da M2
B(z)

I2yy(z)
konstant über A: M2

T (z)

I2p(z)
konstant über A:

Weiter auf der nächsten Seite
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Tabelle 2.2: Vergleich des Arbeitsvermögens von Federn unterschiedlicher Grundbeanspruchungen

(Fortsetzung)

Zug/Druck Biegung Torsion

πZD = 1
2E

l∫
0

σ2z(z)A(z)dz πB = 1
2E

l∫
0

M2
B(z)

I2yy(z)

[∫
A

x2dA

]
︸ ︷︷ ︸

Iyy(z)

dz πT = 1
2G

l∫
0

M2
T (z)

I2p(z)

[∫
A

x2dA

]
︸ ︷︷ ︸

Ip(z)

dz

σz(z) = σzul = konst. Iyy(z) = konst. = b·h3
12 Ip(z) = konst. = π

2 r
4

A(z) = A = konst. MB = F · z MT = konst.

πZD =
σ2
zul
2E A · l︸︷︷︸

V

πB = F 2

2EIyy

l∫
0

z2dz

∣∣∣∣∣ · Iyyx2Iyyx2
πT =

M2
T l

2GIp

∣∣∣ · Ipr2Ipr2

πB =
Iyyl
6Ex2

· F
2l2

I2yy
x2︸ ︷︷ ︸

σ2
zul

πT =
Ipl

2Gr2
·
M2
T

I2p
r2︸ ︷︷ ︸

τ2zul

πB = bh3

12 ·
l

6Ex2
· σ2zul

∣∣∣x = h
2 πT = π

2 r
4 · l

2Gr2
· τ2zul

πB = 1
12 ·

σ2
zulh

2

6E · 4
h2
· bhl︸︷︷︸

V

πT =
τ2zul
4G · πr

2l︸︷︷︸
V

G = E
2(1+ν)

∣∣∣ für Stahl: ν = 0, 3⇔ G = 5
13E ≈ 0, 385E und τ2 = 0, 67σ2 nach [7]

πZD =
σ2
zulV
2E πB =

σ2
zulV
18E πT = 13

5E ·
τ2zulV

4

ηA = πZD
πZD

ηA = πB
πZD

=
σ2zulV

18E
σ2
zul

V

2E

ηA = πT
πZD

=
13
5E
· 0,67σ

2
zulV

4
σ2
zul

V

2E

ηA = 1 ηA = 1
9 ≈ 0, 111 ηA = 0, 871

Das Ergebnis aus Tabelle 2.2 zeigt die Überlegenheit von Stäben unter Zug– und Druckbelastung im

Energieaufnahmevermögen. Bei druckbeanspruchten Stäben ist eine Sicherung gegen Ausknicken vor-

zunehmen. Andernfalls begrenzt die Stabilitätsbetrachtung die zulässig Last. Der große Nachteil dieser

Art von Federn liegt in den Dimensionen des Bauraums: b, h << l. Mann versucht die Länge durch

geschickte Konstruktion möglichst kompakt zu halten, erkauft sich dies jedoch durch eklatante Rei-

bungsverluste. Ein Beispiel hierfür ist die von E. KREISING erfundene Ringfeder [14]. Beide Nchteile

bilden Ausschlusskriterien für diese Art von Federn.

Der tordierte Stab hat eine Speicherkapazität von etwa 87 % zum Zug– bzw. Druckstab. Die positive Wir-

kung des im Vergleich zum ElastizitätsmodulE deutlich kleineren SchubmodulsG im Nenner wird nach

[7, Seite 696] durch die stärker gewichtete Tangentialspannung im Vergleich zur Normalspannung auf-

gehoben. Durch eine Helixwindung wird die Länge effektiv reduziert, ohne die Begleiterscheinung ne-

gativer Reibungseffekte. Der Federweg ist bei solchen sogenannten Schraubenfedern jedoch nicht gleich

der Federlänge, sondern muss um die nicht nutzbare Blocklänge reduziert werden.

Der Träger mit konstantem Querschnitt unter Biegung hat den entscheidenden Nachteil, dass durch den

linearen Momenten- respektive Spannungsverlauf MB(z) = F · z der Werkstoff auf der Seite des Last-

angriffs nicht vollständig ausgenutzt wird. Man behilft sich, indem man den Querschnitt A des Balkens

über z verändert, sodass die Spannung σz konstant ist (siehe Tabelle 2.3).
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Tabelle 2.3: Vergleich des Arbeitsvermögens von Biegefedern mit konstanter Biegespannung

A 6= konst. A 6= konst.

h = konst., b = b(z) h = h(z), b = konst.

x
y

z

E

h

F

σz

x

z

y

E

l
b0

b(z)

F x

z

y

E

l

b

F x
y

z

E

l

F

σz

h(z)

σz = MB(z)
Ixx(z)

y

Da für jeden Fall alle übrigen Spannungen Null sind und dV = dA · dz ist, folgt:

πB = 1
2E

l∫
0

[∫
A

M2
B(z)

I2xx(z)
y2dA

]
dz, da M2

B(z)

I2xx(z)
konstant über A:

πB = 1
2E

l∫
0

M2
B(z)

I2xx(z)

[∫
A

y2dA

]
︸ ︷︷ ︸

Ixx(z)

dz

σz(z) = σz = konst., Ixx(z) = b·h3
12 ,MB = F · z

πB = 1
2E

l∫
0

M2
B(z)

Ixx(z)
dz

∣∣∣∣∣ · Ixx(z)y2Ixx(z)y2

πB = 1
2E

l∫
0

M2
B(z)

I2xx(z)
y2︸ ︷︷ ︸

σ2
z

· Ixx(z)
y2

dz = σ2
z

2E

l∫
0

Ixx(z)
y2

dz

∣∣∣∣∣∣∣∣∣ y = h
2

πB = σ2
z

2E

l∫
0

bh3

12
4
h2

dz = σ2
z

2E

l∫
0

bh
3 dz

σz = 12Fz
b(z)h3

h
2

∣∣∣ b(z) = b0
l z σz = 12Fz

bh3(z)
h(z)
2 = konst.

σzul = 6Fl
b0h2

= konst. h(z) =
√

6Fz
bσz

πB =
σ2
zul
6E

b0h
l

l∫
0

zdz πB =
σ2
zul
6E · b

l∫
0

h(z)dz

︸ ︷︷ ︸
V

πB =
σ2
zul
6E ·

b0hl

2︸︷︷︸
V

=
σ2
zulV
6E πB =

σ2
zulV
6E

Weiter auf der nächsten Seite
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Tabelle 2.3: Vergleich des Arbeitsvermögens von Biegefedern mit konstanter Biegespannung (Fortset-

zung)

A 6= konst. A 6= konst.

h = konst., b = b(z) h = h(z), b = konst.

ηA = πB
πZD

=
σ2zulV

6E
σ2
zul

V

2E

ηA = 1
3 ≈ 0, 333

Für den Fall der konstanten Breite existiert neben dem in Tabelle 2.3 gezeigten quadratischen Verlauf

auch ein kubischer. Dieser Fall ist praktisch unbedeutend, da die Formänderungsenergie πB =
σ2
zulV
9E ,

siehe [14, Seite 18], schlechter als in den beiden anderen Fällen ist. Sämtlichen betrachteten Optimie-

rungen der Biegefeder haftet ein entscheidender Nachteil an: A(z = 0) → 0, d. h. es ist praktisch keine

Krafteinleitung möglich. Die einzig praktisch realisierbare Optimierung der Rechteckfeder stellt die Tra-

pezfeder dar.

z

x

y

E

l

b 0

b 1

b(
z
)

F

b(z) = b0[(1− β) zl + β]

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
1

1.1

1.2

1.3

1.4

1.5

β = b1
b0

K

Abbildung 2.1: Trapezfeder

Der Ansatz erfolgt über die Formänderungsenergie, analog zum Grundbeanspruchungsfall Biegung aus

Tabelle 2.2, da die Spannung σz nicht als konstant angenommen werden kann. Zur Vereinfachung des

Integrals werden folgende Terme substituiert: MB(z) = F · z; Ixx(z) = b(z)h3

12 ;β = b1
b0

und I0 = b0h3

12

πB =
1

2E

l∫
0

M2
B(z)

I2xx(z)

[∫
A

y2dA

]
︸ ︷︷ ︸

Ixx(z)

dz =
F 2

2EI0

l∫
0

z2

(1− β) zl + β
dz (2.2)

Das Auflösen des Integrals erfolgt nun durch Substitution von u = (1 − β) zl + β und umgestellt nach

z = l(u−β)
1−β .

πB =
F 2

2EI0

l3

(1− β)3

l∫
0

(u− β)2

u
du =

F 2

2EI0

l3

(1− β)3

[
u2

2
− 2βu+ β2 lnu

]l
0

(2.3)

Durch Rücksubstitution ergibt sich:

πB =
F 2

2EI0

l3

(1− β)3
· 1

2

[
1− 4β + 3β2 − 2β2 lnβ

]
(2.4)
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Nach [25] wird der Korrekturfaktor K

K =
3

2

[
1− 4β + 3β2 − 2β2 lnβ

(1− β)3

]
(2.5)

eingeführt. Mit Gleichung (2.4) ergibt sich:

πB =
1

3

F 2

2EI0
K (2.6)

Durch Erweiterung mit I0y
2

I0y2
kann σzul = Fl

I0
y ersetzt werden. Außerdem ist y = h

2 .

πB =
σ2zul
6E

I0l

y
K =

σzul
6E

b0h
3l

12

4

h2

∣∣∣∣ · 1 + β

1 + β
(2.7)

Da sich das Volumen der Trapezfeder durch V = 1
2b0hl(1 + β) ergibt, kann die Formänderungsenergie

wie folgt bestimmt werden:

πB =
σ2zulV

9E

K

1 + β
(2.8)

Über den Vergleich der Formänderungsenergien zwischen dem zug– bzw. druckbelasteten Stab und der

Trapezfeder ergibt sich der Nutzwert folgendermaßen:

ηA =
πB
πZD

=

σ2
zulV
9E

K
1+β

σ2
zulV

2E

=
2

9
· K

1 + β
(2.9)

Dabei wird deutlich, dass der Nutzwert sowie die Formänderungsenergie der Trapezfeder von β abhängig

ist und zwischen Rechteck– und Dreieckfeder liegt. Nach Gleichung (2.5) lassen sich die Korrekturfak-

toren für Rechteck– und Dreieckfeder nur über eine Grenzwertbetrachtung bestimmen, da es sich um

Unstetigkeitsstellen der Funktion handelt. Mit der Näherungsfunktion K ≈ 3
2+β nach [14] können diese

Grenzen mit weniger Aufwand bestimmt werden. Wie in Abbildung 2.1 dargestellt, ergibt sich für die

Rechteckfeder K(β = 1) = 1 und für die Dreieckfeder K(β = 0) = 1, 5, womit die Ergebnisse für

diese Federn aus den Tabellen 2.2 und 2.3 bestätigt werden.

Für die weitere Konzeptentwicklung werden die Drehfeder sowie die Trapez– und Rechteck–Biegefeder

betrachtet.

2.3 Packagebetrachtung

Zur Funktionserfüllung muss der Federantrieb mit dem Laufrad, Vorder– oder Hinterrad, verbunden sein.

Um die vom System Fahrrad verrichtete Arbeit aus Drehmoment und Drehzahl über das Rad aufnehmen

zu können und als potentielle Energie zu Speichern muss der Federantrieb mit dem Fahrradrahmen oder

der Fahrradgabel fest verbunden sein.

Für die Verbindung zwischen Federantrieb und Laufrad gibt es einerseits die Möglichkeit einer reib-

schlüssigen Verbindung am Reifen, also am Umfang des Laufrads. Andererseits kann die Übertragung

des Drehmoments, analog zu der Mehrheit von Antriebssträngen, über die Radnabe auf das Laufrad

erfolgen.
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2.3.1 Antriebsstrang

Muskelkraft Tretkurbel
D/D–

Wandler
Kupplung
(Freilauf) Rad

Abbildung 2.2: Blockschema Fahrradantriebsstrang

Abbildung 2.2 stellt den Hinterradantrieb eines Fahrrads schematisch dar. Durch den Unterschied zwi-

schen Tretfrequenz und Raddrehzahl ist ein Drehmoment–/ Drehzahl–Wandler (D/D–Wandler) notwen-

dig. Das volle Drehmoment ist bei Drehzahl Null bereits verfügbar, weshalb zum Anfahren kein Dreh-

zahlwandler benötigt wird.

Dennoch ist aus Komfortgründen eine richtungsbetätigte schaltbare Freilaufkupplung in den Antrieb in-

tegriert, um beim Ausrollen oder Verzögern die Tretbewegung aussetzen zu können. Der Freilauf wird

üblicherweise direkt in den Drehmoment–/ Drehzahl–Wandler integriert und ist dabei innerhalb der Hin-

terradnabe positioniert.

2.3.2 Positionierung

Die reibschlüssige Verbindung am Umfang des Laufrads bietet für Nachrüstsätze eine sehr einfache Lö-

sung, da es nur wenige Einschränkungen im Bauraum gibt und die Kompatibilitätsprobleme eher klein

sind. Der Nachteil liegt in der witterungsabhängigen Kraftübertragung. Außerdem passt in den meisten

Fällen das angefügte Produkt nicht in das Design des Gesamtfahrzeugs. Eine Verbindung mit der Rad-

nabe bzw. eine Integration in den bereits bestehenden Antriebsstrang bildet in Bezug auf die Zielstellung

in Abschnitt 1.3 die bessere Lösung.

Die weiteren Möglichkeiten, den Federantrieb zwischen den bereits existierenden Komponenten zu posi-

tionieren, belaufen sich auf: am Tretlager oder innerhalb des Vorder– bzw. Hinterrads. Eine rotatorische

Bewegung der Feder wäre generell vorteilhaft, da somit die Wandlung von einer translatorischen in eine

rotatorische Bewegung entfällt. Deshalb wird ein zylindrischer Bauraum angestrebt, dessen Durchmesser

deutlich größer als die Breite ist.

Nach der dynamischen Radlastverlagerung ist am Vorderrad zwar das höchste Bremsmoment erreichbar,

demnach lässt sich ein Antriebsmoment allerdings sehr schlecht übertragen. Der Bauraum ist derzeit

lediglich durch einen eventuell vorhandenen Nabendynamo und/oder Scheibenbremse belegt. Die Lauf-

radgröße mit 28 Zoll ermöglicht einen großen Bauraumdurchmesser. Allerdings muss man die Neigung

der Speichen berücksichtigen.

Die Positionierung an der linken Seite des Tretlagers ist für die Gewichtsverteilung und den Komfort aus

physikalischer Sicht optimal. Zudem besteht durch den kurzen horizontalen Abstand zwischen Schwer-

punkt und Radaufstandspunkt, im Vergleich zum Vorderrad, ein geringerer Einfluss der dynamischen

Radlastverlagerung. Damit ist auch ein mäßig hohes Bremsmoment übertragbar. Ein Antriebsmoment

kann generell am Hinterrad besser übertragen werden. Nachteilig wirkt sich die nicht einheitliche kon-

struktive Ausführung des Tretlagers mit der Verbindung zu den Pedalen und der mit Abstand kleinste

Bauraum aus. Die Kurbellänge der Pedale begrenzt den möglichen Bauraumradius. Die Breite darf mit

maximal 50 mm bis 60 mm nicht zu groß gewählt werden, um keine ergonomischen Nachteile in der
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Tretbewegung zu erhalten. Das Ausschlusskriterium bildet der sich im Hinterrad befindende Freilauf,

welcher durch die richtungsbetätigte Schaltbarkeit keine Rekuperation zulässt.

Analog zum Vorderrad ist auch im Hinterrad ein großer Bauraumdurchmesser möglich. Die Vorteile

durch die günstige Schwerpunktlage, wie im vorherigen Abschnitt beschrieben, gelten auch für eine

Positionierung des Federantriebs im Hinterrad, nur das es hier keine Probleme mit dem Freilauf gibt.

Dennoch gibt es aufgrund der verschiedenen Schaltungstypen deutliche konstruktive Differenzen. Eine

in Stadtfahrrädern häufig eingesetzte Nabenschaltung würde zudem den Bauraum blockieren. Auch eine

Integration einer Nabenschaltung in den Federantrieb ist aufgrund der enormen Bandbreite an Produkten

mit großen maßlichen Unterschieden nicht denkbar.

In Anbetracht sämtlicher Vor– und Nachteile der Positionierungsmöglichkeiten des Federantriebs erweist

sich die Platzierung im Vorderrad am sinnvollsten. Damit nimmt man zwar ein geringeres Antriebsmo-

ment in Kauf, distanziert sich aber von großen Kompatibilitätsproblemen.

Aufgrund der unterschiedlichen Bremssysteme sollen zwei Varianten, eine für Felgenbremsen und ei-

ne für Scheibenbremsen, ansatzweise entworfen werden. Für die Integration eines Nabendynamos soll

ausschließlich Bauraum vorgehalten werden. Eine detaillierte Einbeziehung in die Konzeptentwicklung

erfolgt noch nicht.

2.4 Federauswahl

Die hohen Anforderungen an Arbeitsaufnahmevermögen, Federweglänge, Lebensdauer und Bauraum

grenzen die Auswahlmöglichkeiten stark ein:

Unter den biegebeanspruchten Federn wird schnell ersichtlich, dass lediglich Spiralfedern ohne Win-

dungsabstand aus dem Bereich der gewundenen Biegefedern den Anforderung an einen großen Feder-

weg respektive Drehwinkel genügen. Natürlich ist auch bei dieser Federart der in Tabelle 2.2 erläuterte

Nachteil von Biegefedern gegeben. Eine Bearbeitung bzw. Optimierung des Federbandes nach Abbil-

dung 2.1 wäre unwirtschaftlich, außerdem würden die hoch belasteten Federenden dadurch noch stärker

beansprucht werden.

Bei torsionsbeanspruchten Federn kommen nur Schraubenfedern in Frage. Die Realisierung großer Fe-

derwege bedingt eine um die Blocklänge noch größere Federlänge. Das Energieaufnahmevermögen über-

steigt die Spiralfeder dafür erheblich. Für die Integrierung des Federantriebs in dem zu Beginn beschrie-

benen Bauraum erscheinen nur zwei Varianten als sinnvoll: Ein Möglichkeit ist die Schraubenfeder in

einem Torus mit möglichst großem Durchmesser anzuordnen. Damit würde die Federkraft als Tangen-

tialkraft wirken, dessen Drehmoment durch den Hebelarm, den mittleren Radius des Torus, beliebig

einstellbar ist. Die andere Möglichkeit besteht darin, die Schraubenfeder axial anzuordnen. Dies bringt

jedoch enorme Axialkräfte aufgrund des sehr begrenzten Federwegs mit sich.

Die Forderung nach einem großen Federweg respektive Drehwinkel ist in der Tatsache begründet, dass

ein hohes Energieaufnahmevermögen bei kurzem Weg/Winkel nur durch sehr hohe Kräfte/Momente

erreicht werden kann. Durch die resultierenden hohen Spannungen wäre ein sehr stabiles Gehäuse not-

wendig, wodurch der Bauraum für die Feder weiter reduziert werden müsste. Des Weiteren wäre eine

sehr große Übersetzung erforderlich, die nochmal mehr Bauraum belegt. In Anbetracht dessen ist die
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Spiralfeder ohne Windungsabstand, die im weiteren Verlauf nur als Spiralfeder bezeichnet wird, für die

Anwendung als Federantrieb im Fahrrad der Vorzug zu gewähren.

2.5 Baugruppen

2.5.1 Drehmoment–Drehzahl–Wandler

Die Höhe des zulässigen Bremsmoments übersteigt das gewünschte Antriebsmoment um ein Vielfa-

ches. Durch die gegensinnige Drehrichtungen zwischen Federauf– und –abwicklung stimmt diese bei

mindestens einem der beiden Vorgänge nicht mit der Drehrichtung des Laufrads überein. Damit ist die

Integration eines Drehmoment–Drehzahl–Wandlers unumgänglich. Aufgrund des kompakten Bauraums

durch Leistungsverzweigung, der guten Implementierung einer Schaltung und der koaxialen Bauweise

bietet sich die Wahl eines Umlaufrädergetriebes im Zweiwellenbetrieb an. Die Darstellung von Überset-

zungen durch Umlaufrädergetriebe in Radnaben wird bereits seit Anfang des 20. Jahrhunderts und bis

heute erfolgreich in Nabenschaltungen für Fahrräder eingesetzt. Zur Schmierung kommen ausschließlich

Fette oder eine Öltauchschmierung in Frage.

2.5.2 Kupplungen

Aus der grundlegenden Überlegung zum Prinzip des Federantriebs leitet sich die Darstellung von drei

Schaltstellungen ab:

• Rekuperieren: Die kontinuierliche und variable Einstellung des Verzögerungsmoments durch den

Fahrer erfordert die Integration einer Reibungskupplung, die zusätzlich die Spiralfeder vor Über-

lastung schützt.

• Unterstützen bzw. Antreiben: Eine variable Einstellung des Antriebsmoments ist nicht möglich,

da durch die verschiedenen Drehzahlen an Reibungskupplungen im Schaltvorgang keine kontrol-

lierte Abwicklung der Spiralfeder erfolgen kann. Eine formschlüssige respektive kraftschlüssige

schaltbare Kupplung genügt daher. Dennoch muss eine exakte Entkopplung sicher gestellt werden,

wenn die Spiralfeder ihre Endposition erreicht hat. Eine Überdrehung der Spiralfeder würde eine

Überbeanspruchung des Federbands und des Federendes am Kern verursachen.

• Neutral bzw. Leerlauf: Über die Kombination beider bisher betrachteten Kupplungen muss ei-

ne vollständige Trennung des Federantriebs von dem eigentlichen Fahrradantrieb möglich sein,

andernfalls ist dafür eine weitere Kupplung notwendig. Dabei muss sichergestellt werden, dass

die Abwicklung der Spiralfeder blockiert ist. Die Fixierung der Spiralfeder nach dem Aufziehen

kann durch eine richtungsbetätigte schaltbare Kupplung, auch Freilaufkupplung genannt, realisiert

werden.

Zur Darstellung der Schaltstellungen muss für das Schaltelement eine axiale Verschiebung möglich sein.

Eine Wellenverbindung zum An– respektive Abtrieb ist damit nur durch eine weitere Kupplung möglich,

die die Axial– bzw. Längsverlagerung zulässt. In der Regel werden dazu formschlüssige Kupplungen

verwendet.

Aus ersten Überlegungen, welche Einflüsse auf die Reibungskupplung bei der Rekuperation einwirken,

ist das in Abbildung 2.3 dargestellte sehr einfache mechanische Modell des Federantriebs entstanden.
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Abbildung 2.3: Vereinfachtes mechanisches Modell des Federantriebs bei Rekuperation

An der Massenträgheit Jred2 wirkt das Federmoment MF mit dem die Massenträgheit Jred1 durch das

Schließen der Reibungskupplung abgebremst werden soll. Die Drehrichtung beider Trägheiten ist gleich-

sinnig. Während des Schließens der Reibungskupplung wird die Drehzahl ω2 vom Stillstand auf ω1 be-

schleunigt.

Das reduzierte Massenträgheitsmoment Jred1 repräsentiert dabei die translatorische Trägheit des Ge-

samtsystems Fahrrad–Fahrer und die rotatorische Trägheit des Laufrads exklusive des innerhalb der

Radnabe positionierten Federantriebs. Dem gegenüber sind in dem reduzierten Massenträgheitsmoment

Jred2 das Massenträgheitsmoment der Spiralfeder und sämtlicher rotierender Bauteile, mit denen die

Spiralfeder bis zur Reibungskupplung verbunden ist, enthalten.

2.5.3 Betätigung und Übertragung

Als Brems– und Antriebssystem ist es aus Gründen der Sicherheit grundsätzlich notwendig zur Betä-

tigung beide Hände am Lenker zu behalten. Beim Lösen der Hand vom Lenker muss automatisch die

Funktion beendet werden. Durch die Positionierung im Vorderrad bietet sich dementsprechend auch die

Platzierung der Bedienelemente auf der linken Lenkerseite an, da dort bereits die Vorderradbremse plat-

ziert ist. Eine intuitive und ergonomische Bedienung ist angestrebt, z. B. in der eines Drehgriffs oder

Hebels. Dem Bediener muss beim Schalten zudem eine Rückmeldung, z. B. in einer Art Rastierung,

gegeben werden, wann der Übergang von der einen in die andere Schaltstellung erfolgt.

Die Betätigung kann hydraulisch oder mechanisch über vorzugsweise einen Seilzug erfolgen. Sollte

eine Verbindung mit dem bestehenden Bremssystem entstehen, so gibt dies die Übertragungsart vor. Bei

separaten System ist eine mechanische Betätigung durch geringeren Komplexitätsgrad und niedrigere

Kosten zu bevorzugen.
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3 Stand der Technik

3.1 Schutzrechte

Tabelle 3.1: Schutzrechte
Nummer Art Veröffent-

lichung
Bezeichnung Status

DE102005003867A9 Offenlegungs-
schrift

11.10.2007 Das Fahrrad, drei– und mehrrädrige Fahrzeuge
mit Federantrieb und Fahrradbetrieb

DE000003131552A1 Offenlegungs-
schrift

24.02.1983 Bremsvorrichtung

DD000000294545A5 Patentschrift 27.10.1983 Vorrichtung zur Bremsenergiespeicherung in Spi-
ralfedern

abgelaufen

DD000000294544A5 Patentschrift 27.10.1983 Vorrichtung zur Bremsenergiespeicherung in Spi-
ralfedern

abgelaufen

DD000000292306A5 Patentschrift 27.10.1983 Vorrichtung zur Bremsenergiespeicherung in Spi-
ralfedern

abgelaufen

DE202010014130U1 Gebrauchs-
musterschrift

27.09.2011 Sperrklinken für Fahrradfreiläufe 31.08.2018 nicht
verlängert

DE102010044368A1 Offenlegungs-
schrift

01.03.2012 Sperrklinken für Fahrradfreiläufe

Das Grundprinzip eines Federantriebs über eine Spiralfeder ist bereits Stand der Technik. So wird schon

1983 in der Patentschrift DD000000292306A5 [1] eine Vorrichtung zur Speicherung von Bremsener-

gie in Spiralfedern über Rutschkupplungen, Drehrichtungssperren, Freiläufe und Klinkensperren veröf-

fentlicht. Der Anwendungsfall beläuft sich auf Fahrzeuge, die in beide Richtungen, also vorwärts und

rückwärts, abgebremst werden müssen (z. B. Schienenfahrzeuge) [1]. Dabei wird bereits auf die Offen-

legungsschrift DE000003131552A1 [27] verwiesen, in der ein ähnliches Prinzip zur Speicherung von

Bremsenergie in einer Feder für Fahrräder beschrieben wird. Der Mechanismus ist am Umfang, außer-

halb des Laufrades, positioniert und reibschlüssig mit dem Reifen verbunden. Über zwei Reibräder, eine

Bremsrolle und eine Antriebsrolle, sowie mit Hilfe von Sperrklinkenkupplungen wird das Spannen und

Entspannen einer Rollfeder auf Arbeits– und Vorratskern ermöglicht [27].

Die Offenlegungsschrift DE102005003867A9 [3] vom Jahr 2007 ist der gescheiterte Versuch einen Me-

chanismus zur Speicherung von Bremsenergie in einer Spiralfeder, die um die Radnabe, bevorzugt von

Fahrrädern aber auch drei– und mehrrädrigen Fahrzeugen, durch ein Patent schützen zu lassen. Eine oder

mehrere Spiralfedern werden an der Seite des Laufrads angeordnet. Es ist eine Übersetzung durch ein

Planetengetriebe mit einem oder mehreren Planetenradsätzen vorgesehen. Die Fixierung der Feder wird

ähnlich wie in den bereits beschriebenen Schutzrechten durch Sperrklinkenfreiläufe realisiert [3]. Auf

das Funktionsprinzip des Schaltmechanismus wird nur grob eingegangen.

Die Schutzrechte für Bremshebel von Fahrrädern beziehen sich überwiegend auf Anpassungen und Ein-

stellmöglichkeiten an die jeweilige Handform, mehrteilige Bremshebel mit Rutschhemmung, Spielein-

stellbarkeit und Hebelverlängerungen. Die Schutzrechte für Sperrklinken von Fahrradfreiläufen sind

auch entweder als Stand der Technik deklariert bzw. jeweilige Gebrauchsmuster nicht verlängert wor-

den.
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3.2 Fahrradtechnik

3.2.1 Fahrradgeometrie und –ergonomie

Der Radstand setzt sich aus den Längen von Vorder– und Hinterbau zusammen, die wesentlichen Einfluss

auf das Fahrverhalten des Fahrrads besitzen. Ein mit 1100 mm langer Radstand ist besonders laufruhig

und ein 1000 mm kurzer Radstand besonders wendig [4].

Der Schwerpunkt des Systems Fahrrad–Fahrer liegt auf Beckenhöhe des Fahrers. Damit hat die Sitz-

position des Fahrers wesentlichen Einfluss auf die Schwerpunkthöhe und Radlastverteilung. Aus einer

aufrechten Sitzposition resultiert eine hohe Schwerpunktlage von 1100 mm und bei gestreckter Sitzpo-

sition eine mit 1000 mm niedrige [2]. Die Auswirkungen der Sitzposition auf die Radlastverteilung wird

in Tabelle 3.2 dargestellt.

Tabelle 3.2: Radlastverteilung bei verschiedenen Sitzpostionen [2]
sportlich gestreckt geneigt 45° aufrecht

Vorderrad 35 % bis 40 % 30 % 20 %

Hinterrad 60 % bis 65 % 70 % 80 %

Zur Betrachtung der Antriebsleistung, die ein Fahrradfahrer durch seine Muskulatur auf die Pedalkurbeln

und damit in den Antriebsstrang nach Abbildung 2.2 einbringt, wurde von KÖHLER [18] umfassende

Feldversuche mit in Summe 221 Probanden aller Geschlechter und Altersgruppen durchgeführt. Zur

Ermittlung der aufgebrachten Leistung bei Alltagsfahrten wurde ein Versuch mit 17 männlichen und zehn

weiblichen Teilnehmenden durchgeführt. Dabei leisten Männer im Durchschnitt 82 W und maximal bis

zu 255 W. Bei Frauen sind es im Mittel 49 W und im Maximum 150 W.

Aus den von KÖHLER [18] durchgeführten Feldversuchen entstammen auch die Messwerte, die zur

Abbildung 3.1 führen. In dem Versuch wurde die erbrachte Leistung der Probanden nach Tretfrequenz-

klassen 1 Hz bis 10 Hz; 11 Hz bis 20 Hz. . . 91 Hz bis 100 Hz ausgewertet. Für die Abbildung 3.1 wurde

ausgehend von den Klassenmitten über die Leistung, nach P = ωM , das erbrachte Drehmoment berech-

net und als Kennlinie über der Tretfrequenz abgebildet. Das maximale Drehmoment ist beim Anfahren

aus dem Stand aufzubringen. Das Leistungsmaximum wird hingegen bei hohen Geschwindigkeiten und

dementsprechend hoher Tretfrequenz erreicht.
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Abbildung 3.1: Drehmoment–Tretfrequenz–Diagramm eines Alltags–Fahrradfahrers

Bei der Bedienung bzw. Steuerung des Federantriebs vom Fahrer z. B. über den Bremshebel muss wie

in Abbildung 3.2 dargestellt auf die vom Öffnungswinkel der Hand abhängige Normalkraft geachtet
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werden. Der maximale Abstand zwischen Bremshebel und Lenkergriff ist in DIN EN ISO 4210 Teil 4

vorgeschrieben [11]. Bei Drehgriffen hingegen kann bei einem Durchmesser von 40 mm eine Normal-

kraft von 400 N aufgebracht werden [5].

30 40 50 60 70 80 90 100

200

300

400

500

600

700

Öffnungsweite der Hand in [%]

N
or

m
al

kr
af

tF
N

in
N

beim Schliessen von Zangengriffen zwischen Daumen und Zeigefinger

Abbildung 3.2: Normalkraft der Hand in Abhängigkeit von der Öffnungsweite [5]

3.2.2 Lenkung

3.2.2.1 Vorderradgabel

Betrachtet man alle Fahrradbaugruppen bzw. –bauteile muss die Vorderradgabel den höchsten Belastun-

gen (siehe Tabelle 3.3), v. a. Biegemomenten durch Brems– und Stoßkräfte, widerstehen.

Tabelle 3.3: Belastung der Vorderradgabel [4]
Belastungsart Cityrad Trekkingrad Ursache
Vertikale Kräfte 2500 N 3500 N Fahrbahnunebenheiten, Sprünge
Horizontale Kräfte 750 N 1000 N Horizontale Kraftkomponente bei Fahr-

bahnunebenheiten, Sprünge
Bremsmoment bei Fel-
genbremse

250 N m 275 N m Abstützung Bremskraft am Gabelschaft

Bremsmoment Naben-
bremse

250 N m 300 N m Abstützung Bremskraft auf Gabelbein

Anpressreaktionskräfte
bei V–Bremse

150 N 175 N Anpresskraft der Bremsklötze

Verwindungsmoment
Nabenbremse

300 N m 350 N m Einseitige Abstützung der Bremskraft

Verwindungsmoment
durch Lenken

20 N m 30 N m Bei Fahrten im Gelände (weicher Boden)

Aus den Vorschriften zur Prüfung der Vorderradgabel nach DIN EN ISO 4210 Teil 6 können weitere

Anforderungen an die maximale Gabelbelastung entnommen werden [12]. Für Vorderradgabeln zur Ver-

wendung mit Naben– und Scheibenbremsen sind schärfere Prüfkriterien vorgeschrieben. Außerdem wird

eine entsprechende Ausfallsicherung des Vorderrads gefordert. Übliche Ausführungen sind:

• eine Winkelscheibe, die in eine Bohrung oberhalb der Achsaufnahme einrastet;
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• eine Ringscheibe mit größerem Durchmesser, die die Achse in einer kreisförmig vergrößerten

Achsaufnahme hält;

• vorstehende Nasen am unteren Ende des Ausfallendes zu beiden Seiten (Standard).

Das lichte Maß zwischen den Ausfallenden, die sogenannte Klemmbreite, sowie deren Schlitzbreite sind

standardisiert. Weitere Gabelmaße sind abhängig von Laufradgröße und Fahrradtyp (siehe dazu Tabelle

3.4).

Tabelle 3.4: Maße für Vorderradgabeln (Standardwerte) [4]
Maße in [mm] Cityrad Trekkingrad

28 Zoll 28 Zoll
Stichmaß (Durchlaufhöhe) 370 370
Durchlaufweite (Reifenbreite plus 10 mm bis 15 mm) 60...75 50...65
Klemmbreite Vorderradachse 100 100
Rohrquerschnitt der Gabelbeine 28 x 20 28 x 20
Höhe der Bremssockel von Achsmitte 280 280
Abstand der Bremssockel zueinander 75...80 75...80

3.2.2.2 Lenker

Bremshebel, Schaltgriffe oder –hebel und die Klingel müssen am Lenker fest montierbar und in der

Nähe der Griffposition vom Fahrer während der Fahrt bedienbar sein. Eine Belastung des Vorderrads

mit mindestens 25 % sollte gewährleistet werden. Die Außendurchmesser des Lenkerrohrs sind an den

Lenkerenden mit 22 mm standardisiert. In der Mitte des Lenkers, an der Verbindung zum Vorbau, liegen

die Durchmesser im Bereich von 22 mm bis 25,5 mm [4].

3.2.3 Laufräder

3.2.3.1 Arten von Laufrädern

Das Scheibenrad ist ein meist aus kohlenstofffaserverstärktem Kunststoff gefertigtes, speichenloses

Laufrad mit einer massiven Verbindung zwischen Felge und Radnabe. Das Haupteinsatzgebiet im Hoch-

leistungssport wird durch aerodynamische Vorteile jedoch auch geringen Komfort begründet. Die große

Windangriffsfläche bei Seitenwind äußert sich v. a. am Vorderrad durch ein Lenkstörmoment, aufgrund

des Hebelarms der Gabelbiegung. Deshalb verwendet man in solchen Fällen Systemlaufräder mit einer

geringen Speichenanzahl und einer steifen Felge [4].

Die Speichen im Druckspeichenrad besitzen aufgrund der Stabilitätsproblematik unter Druckbeanspru-

chung eine sehr große Querschnittsfläche. Um dennoch die Laufradmasse nicht deutlich zu erhöhen

werden Leichtbaumaterialien u. a. Aluminium, Kohlenstofffaserverstärkter und gewöhnlicher Kunststoff

verwendet sowie die Speichenanzahl drastisch reduziert [4].

Am häufigsten finden Draht– bzw. Zugspeichenräder mit sehr dünnem Speichenquerschnitt und großer

Speichenanzahl Anwendung. Sie bieten den besten Kompromiss zwischen Funktionalität, d. h. Verhältnis

von Stabilität und Masse, sowie den Kosten. [4].
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Tabelle 3.5: Vergleich der Laufradarten [4]
28-Laufrad Scheibenrad Druck-

speichenrad
Draht-
speichenrad

Systemlaufrad

Gewicht Vorderrad
ca. in [g]

750 bis 1100 850 bis 2250 650 bis 1200 600 bis 900

Anzahl Speichen keine 3 bis 5 24 bis 40 16 bis 32

Stabilität sehr hoch ausreichend bis
hoch

hoch ausreichend bis
hoch

Elastizität keine gering gut gut
Aerodynamik sehr gut sehr gut/gut gut sehr gut
Empfindlichkeit bei
Seitenwind

hoch gering gering sehr gering

Schlauchlose Reifen einfach einfach aufwendig aufwendig

3.2.3.2 Prinzip des Drahtspeichenrades

Abbildung 3.3: Prinzipskizze Drahtspeichenrad [4]

Zur Abstützung statischer und dynamischer Lasten auf der Radnabe wirken nahezu alle Speichen ge-

meinsam: Die obere Speiche wird auf Zug belastet, die gegenüberliegende (untere) Speiche von der

Vorspannung entlastet. Alle übrigen Speichen wirken einer Deformation der Felge entgegen [4].

Die Vorspannung der Speichen ist notwendig um ein festes Laufrad zu bilden. Einerseits muss selbst bei

Entlastung der Speichen immer noch eine kleine Vorspannung erhalten bleiben, da die Speiche sonst, wie

in Abbildung 3.3 dargestellt, ausknickt und brechen kann. Andererseits darf die maximale Vorspannung

die Zugfestigkeit, d. h. die plastische Verformungsgrenze, nicht übersteigen. Das Einstellen der Vorspan-

nung ist eine geeignete Möglichkeit zum Ausgleichen von Fertigungsungenauigkeiten im Hinblick auf

den Rundlauf des Laufrades. Die Höhe der Speichenvorspannung ist nach BARZEL, BOLLSCHWEILER

UND SMOLIK [4] von folgenden Faktoren abhängig:

• Steifigkeit der Felge

• Schrägstellung der Speichen

• Symmetrie des Laufrades

• gewünschter Fahrkomfort
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Die Vorspannungen liegen im Bereich zwischen 700 N für komfortable Fahreigenschaften und 1300 N

für lange Lebensdauer [4].

3.2.3.3 Kräfte am Laufrad

Natürlich wirken die in Tabelle 3.3 aufgeführten Lasten ebenfalls auf das Laufrad. Dabei ist die Art der

Einspeichung, tangential oder radial, von den wirkenden Antriebs– und Bremskräften abhängig. Liegen

tangential am Laufrad wirkende Kräfte vor, muss eine tangentiale Einspeichung verwendet werden. Bei

radialer Einspeichung würde dies zu einer wechselseitigen Belastung führen, welches das Lösen oder

Brechen der Speichennippel verursacht [4].

Hinzu kommen bei z. B. starkem Wiegetritt Seitenkräfte nach DIN EN ISO 4210 Teil 7 von bis zu 250 N

[13], die am besten bei großer Schrägstellung der Speichen aufgenommen werden können. Die dafür

erforderlichen größeren Nabendurchmesser verursachen jedoch eine stärkere Biegebeanspruchung der

kürzeren und weniger elastischen Speichen. Die damit verbundene Reduzierung des Fahrkomforts geht

mit einer höheren Empfindlichkeit bei Extrembelastung einher [4].

Vertikale Betriebslasten und Seitenkräfte verteilen sich im Normalbetrieb im Mittel auf vier Speichen um

den Radaufstandspunkt. Bei Extrembelastungen werden im Mittel acht Speichen von der Vorspannung

entlastet[4].

Des Weiteren erfolgt nach DIN EN ISO 4210 Teil 7 eine dynamische Prüfung, indem das Laufrad mit

640 N an ein Gegenrad mit Außendurchmesser von 500 mm bis 1000 mm gedrückt wird. Am Umfang

des Gegenrads ist eine Querleiste angebracht, womit über eine Umfangsgeschwindigkeit von 25 km
h eine

periodische Erregung erzeugt wird [13]. Aus den variablen Dimensionen des Gegenrads und der Ge-

schwindigkeit ergibt sich ein Erregerfrequenzbereich von 2 Hz bis 5 Hz.

3.2.3.4 Radnabe

Der Werkstoff für die Nabenkörper ist überwiegend eine hochfeste Aluminiumgusslegierung. Übliche

in der Fahrradtechnik eingesetzte Aluminiumlegierungen sind in Tabelle 3.6 dargestellt. Nahezu alle

Aluminium–Komponenten werden mit einer harten Eloxalschicht vor Korrosion geschützt. Die Achse

wird in der Regel aus einem Vergütungsstahl 41Cr4 mit einer Zugfestigkeit Rm von 1050 N
mm2 oder

25CrMo4 mit Rm = 850 N
mm2 sowie aus hochlegiertem vergütetem Stahl X20Cr13 mit Rm = 900 N

mm2

hergestellt. Bei leichten Radnaben wird auch für die Achse Aluminium verwendet [4].

Die Achslänge ist abhängig von der Klemmbreite und der Art der Klemmung. Überwiegend werden

zwei Nabenklemmungen verwendet: Zum Einen setzt man Vollachsen mit Achsmuttern (Schlüsselweite:

15 mm) und Sicherungsscheiben ein. Zum Anderen finden häufig auch hohle Nabenachsen mit Schnell-

spannmechanismus Anwendung. Die Klemmkraft wird dann durch das Spannen eines exzentrisch ge-

lagerten Schließhebels erzeugt. In beiden Fällen erhöht sich durch die leichte Vorspannung der Achse

deren Biegesteifigkeit [4].

Zum Schutz der Lagerung vor Verunreinigung, die zu vorzeitigem Verschleiß führen und zur Vermei-

dung von Schmierstoffverlust, werden Dichtungen verwendet. Dabei besteht immer ein Kompromiss

zwischen Dichtwirkung und Leichtlauf. Als Nabendichtungen finden am häufigsten Staubkappendich-

tungen Anwendungen. Die berührungslose Staubkappe erzielt mit einem etwa 0,5 mm breiten Spalt

nur eine geringe Dichtwirkung. Weitere Dichtungssysteme sind die Labyrinth–Dichtung mit mindes-
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Tabelle 3.6: Die wichtigsten Aluminium–Werkstoffe im Fahrradbau [4]
Werkstoffbezeichnung Zugfestigkeit

in [ N
mm2 ]

Bruchdehn-
ung [%]

Eigenschaften

AlMg1 5005 90 bis 190 3 bis 20 gut kalt verformbar, schweißbar, korrosi-
onsbeständig

AlMg5 5056 240 bis 310 3 bis 16 gut schweiß– und zerspanbar, korrosions-
beständig

AlMgSi0,5 6060 180 bis 270 12 bis 16 kalt und warm aushärtbar, schweißbar,
korrosionsbeständig

AlMgSi1 6082 200 bis 330 9 bis 12 kalt und warm aushärtbar, schweißbar,
korrosionsbeständig

AlCuMg2 2024 440 bis 490 7 bis 9 kalt aushärtbar, korrosionsanfällig, kaum
schweißbar

AlZn4,5Mg1Mn 7005 430 bis 495 9 bis 17 kalt und warm aushärtbar, korrosions-
beständig, gut schweißbar, Schweißnaht
härtet selbst aus

AlZn4,5Mg1 7020 420 bis 490 9 bis 16 warm aushärtbar, korrosionsbeständig,
gut schweißbar, Schweißnaht härtet selbst
aus

AlZnMgCu1,5 7075 500 bis 550 7 bis 9 warm aushärtbar, korrosionsanfällig,
nicht schweißbar

tens zwei gegeneinander versetzt angeordnete, berührungsfreie Dichtscheiben, die schleifende Dichtung

als Radialwellen-Dichtring und die Kolbenring–Dichtung, bei der auf dem Lagerkonus in ein oder zwei

umlaufenden Nuten Kunststoffringe angeordnet sind [4].

Die Nabenmaße (siehe Tabelle 3.7) für das Vorderrad sind zum Teil standardisiert. Die Klemmbreite

von Radnabe und Vorderradgabel darf, um einen zuverlässigen Ein– und Ausbau zu gewährleisten, die

Grenzen von 100± 1 mm nicht überschreiten [2].

Tabelle 3.7: Übliche Nabenmaße [4]
Maße in [mm] Vorderrad–

Standardnabe
Vorderrad–
Dynamonabe

Klemmbreite 100 100
Achsdurchmesser 9 9 / 9,5
Achslänge Vollachse 140 140
Achslänge Hohlachse 108 108
Durchmesser Speichenloch 2,5 2,3...2,5

Soll die Radnabe mit einer Bremsscheibe ausgerüstet werden, so ist diese immer in Fahrtrichtung auf

der linken Seite der Radnabe positioniert. Für die Befestigung der Bremsscheibe an der Radnabe ha-

ben sich zwei Befestigungsstandards etabliert: Beim Internationalen Standard IS 2000 verschraubt man

die Bremsscheibe über sechs 11 mm tiefe M5 Gewindebohrungen in einem Lochkreis von 44 mm. Das

Anzugsmoment für die Schrauben beträgt 2 N m bis 4 N m. Der von K.K. SHIMANO entwickelte Be-

festigungsstandard namens „CenterLock“ basiert auf einem Vielzahnprofil, bei dem ein „geschraubter

Sicherungsring“ die axiale Verschiebung der Bremsscheibe blockiert. Weitere Bremsscheibenaufnah-

men mit genauen Anschlussmaßen auch für IS2000 sind dem Anhang A.1 zu entnehmen.
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Für den Abstand zwischen beiden Speichenflanschen sowie die Abstände zu den Anlageflächen an die

Ausfallenden der Vorderradgabel gibt es keine Vorschrift. Nach Recherche über die Produkte etablierter

Hersteller u. a. K. K. SHIMANO und NOVATEC konnte für Felgenbremsnaben als Empfehlung das Au-

ßenmaß des Speichenflanschabstands von 71,6 mm bis 72 mm und ein Abstand vom Speichenflansch

zu den Klemmflächen von etwa 14 mm ermittelt werden. Für Scheibenbremsnaben mit IS 2000 wird

ein Speichenflanschabstand von 62 mm und bei „CenterLock“–Befestigung 59,6 mm bis 60,4 mm ver-

wendet. Bei NOVATEC–Radnaben mit IS 2000 Befestigung liegt der Abstand vom Speichenflansch zur

Klemmfläche auf der Seite der Bremsscheibe bei 26,2 mm und auf der rechten Seite bei 11,8 mm. Bei

dem Unternehmen HEINZMANN GMBH & CO. KG konnten detaillierte Haupt– und Anschlussmaße für

Radnaben mit großen Speichenflanschdurchmessern entnommen werden (siehe Anhang A.2). Dabei sei

auch auf die zweckmäßige Umsetzung der Drehmomentabstützung über eine formschlüssige Verbindung

mit den Ausfallenden der Vorderradgabel hingewiesen.

Der Nabendynamo stellt eine weitere Möglichkeit der Funktionsintegration in die Radnabe dar. Die ein-

gesetzten Klauenpolgeneratoren mit bis zu 12 Polpaaren müssen nach §67 der StVZO eine Nennspan-

nung von 6 V und eine Nennleistung von mindestens 3 W erzeugen. Weitere technische Anforderungen

nach [4] beziehen sich auf den Wirkungsgrad und die Spannung in Abhängigkeit von der Geschwin-

digkeit. So sollte bei einer Fahrgeschwindigkeit von 5 km
h eine minimale Spannung von 3 V nicht un-

terschritten werden, bei 15 km
h mindestens 5,7 V mit einem Wirkungsgrad von mindestens 30 % und bei

30 km
h höchstens 7,5 V. Ohne Entkopplung erzeugt der Nabendynamo im Leerlauf Verluste von 0,5 W

bis 2 W [4].

3.2.3.5 Felgen

Die aus den Aluminiumlegierungen AlMgSi0,5 oder AlMgSi1 bestehenden, im Strangpressverfahren

hergestellten Felgen bieten eine geringe Masse bei hoher Steifigkeit. Neben der Gliederung in Draht– und

Schlauchreifenfelgen gibt es diverse Felgenprofile [4]. Für Tiefbettfelgen sind die Maße und Bezeich-

nungen der DIN 7815 Teil 1 zu entnehmen. Das veraltete Zollmaß leitet sich von dem Außendurchmesser

des Laufrades einschließlich des Reifens ab. Dabei ist ein 28 Zoll Laufrad mit einem Felgendurchmesser

von 622 mm gekoppelt. Der Reifenaußendurchmesser liegt im Bereich von 658 mm bis 722 mm [9].

3.2.3.6 Speichen

Überwiegend eingesetzter Speichenwerkstoff ist der Edelstahldraht X5CrNi18-10, der durch Kaltver-

festigung eine ausreichende Zugfestigkeit von 1200 N
mm2 bis 1800 N

mm2 besitzt [4].

Trotz der Hauptbeanspruchung auf Zug unterliegt der Speichenbogen einer Biegebelastung, die zu ei-

ner wechselnden Dauerbeanspruchung führt. Um den Speichenbogen ausreichend zu entlasten muss die

Breite des Nabenflansches mindestens 3,2 mm betragen. Die Speichenbohrungen sollten nicht zu groß

gewählt und für optimale Anlage des Speichenbogens angesenkt werden. Eine weitere Schwachstelle

bildet die Kerbwirkung des Speichengewindes, v. a. bei großen Nabenflanschen erhöht sich hier die auf-

tretende Biegebeanspruchung. Dem ist durch Einfach– maximal Zweifachkreuzung der Speichen und

das Tiefe Einschrauben der Speiche in den Speichennippel entgegen zu wirken [4].

Mit der Zeit haben sich verschiedene Speichenausführungen angepasst an unterschiedliche Anforde-

rungen entwickelt. Der Standard ist dennoch die Einspeichung über 36 gerade Speichen, wobei die Spei-
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chendurchmesser 1,8 mm, 2,0 mm und 2,3 mm üblich sind. Bei großen Nabendurchmessern sind dünne

Speichen zu empfehlen, da diese zum einen eine höhere Elastizität und Lebensdauer besitzen. Für die

Speichen im Vorderrad soll vorsorglich alle 15 000 km ein Austausch durchgeführt werden [4].

3.2.4 Bremsen

Nach §65 der StVZO [6] müssen Fahrräder mit zwei voneinander unabhängigen Bremssystemen ausge-

stattet sein. Für eine bequeme Betätigung in der üblichen Fahrposition sind die Bremshebel am Lenker

angebracht und dürfen sich nicht selbstständig lösen. Weitere Anforderungen u. a. an die geometrischen

Abmessungen sind der DIN EN ISO 4210 Teil 4 zu entnehmen. Danach wird auch die Festigkeitsprüfung

bei Handbremsen mit einer Maximalkraft von 450 N durchgeführt [11]. Die Werte für die Mindestverzö-

gerung sind in DIN EN ISO 4210 Teil 2 ersichtlich [10].

Man unterteilt die Fahrradbremsen in Felgen– und Nabenbremsen. Innerhalb der Felgenbremsen wird am

häufigsten die V–Bremse mit mechanischer Übertragung verwendet, bei den Nabenbremsen die Schei-

benbremse mit hydraulischer Übertragung.

Tabelle 3.8: Übersetzung an verschiedenen Bremsentypen [4]
Griff ih Bremse iz Gesamt iges

Seitenzugbremse Cityrad 3 0,7 2,1

V–Bremse 2 3,5 7

Felgenbremse hydraulisch 6 0,9 5,4

Trommelbremse 3 5 15

Scheibenbremse mechanisch 2 15 30

Scheibenbremse hydraulisch 5 bis 6,5 4,2 bis 6 21 bis 39

Die Bremshebel–Übersetzung unterscheidet sich nach Tabelle 3.8 beim Vergleich beider Übertragungs-

mechanismen erheblich. Innerhalb eines Übertragungsmechanismus wird die Bremshebel–Übersetzung

im Bereich engerer Grenzen ausgelegt: bei mechanischer Übertragung ih = 2 . . . 3 und bei hydraulischer

Übertragung ih = 5 . . . 6, 5.

Die mechanische Kraftübertagung erfolgt üblicherweise mit Hilfe von Seilzügen, genormt nach der

DIN 71986. Darin ist auf alle weiterführenden Normen zu den jeweiligen Bauteilen verwiesen [28].

Durch Seilzüge lassen sich hohe Kräfte bei niedrigem Gewicht übertragen. Die Seilzughülle wird dabei

auf Druck belastet und benötigt deshalb an den Enden eine Abstützung. Bei der Dimensionierung sind

dabei nach BARZEL, BOLLSCHWEILER UND SMOLIK [4] die folgenden Faktoren zu berücksichtigen:

• Betätigungskraft

• Reibung zwischen Seil und Hülle (Reibbeiwert µ = 0, 15 . . . 0, 2)

• Umschlingungswinkel erforderlicher Bögen

Die Standardhydraulikleitungen bestehen aus Kunststoff mit einem Außendurchmesser von 5 mm und

einem Innendurchmesser von 2,8 mm. Das Übertragungsmedium ist ein Mineralöl. In das System ist

ein Ausgleichsbehälter integriert, der möglichst waagerecht positioniert werden muss, damit keine Luft

eindringen kann. Es wird in Niederdrucksysteme und Hochdrucksysteme unterschieden. Eine Installation

von Niederdruck–Komponenten in Hochdrucksysteme ist nicht zulässig [4].
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3.3 Federspeicher – Spiralfeder ohne Windungsabstand

Ein auf Biegung belastetes/r Band oder Stab, welches nach einer ebenen oder räumlichen Kurve ge-

krümmt ist, bezeichnet man als gewundene Biegefeder. Ein Vertreter dieser Federart sind die mit im

Verhältnis zur Breite dünnem Bandstahl mit hoher Festigkeit ausgestatteten Spiralfedern. Von großem

Interesse für Federantriebe sind die Spiralfedern, dessen Windungen direkt übereinander liegen und da-

mit einen große Drehwinkel erreichen. Dabei wird die Feder in einem Federhaus fixiert, wobei über den

Federkern das Auf– bzw. Abwickeln erfolgt (siehe Abbildung 3.4) [14].

Federhaus

Federkern

ϑ1 Windungen
rϑ

1

dH
a)

ϑ2 Windungen

rϑ2

dK
b)

Abbildung 3.4: Spiralfeder ohne Windungsabstand im Gehäuse [25]
a) abgelaufen (entspannt); b) aufgezogen (gespannt)

3.3.1 Berechnung von Spiralfedern ohne Windungsabstand

Es wird nach Gross [14] genau dann ein Maximum an Umdrehungen erreicht wenn die Radien Verhält-

nisse folgender Gleichung entsprechen:

rϑ1 = rϑ2 = rH

√
1

2

[
1 +

(
rK
rH

)2]
(3.1)

Als schwierig erfassbar hat sich die Beschreibung der Reibung zwischen den aufeinanderliegenden Win-

dungen erwiesen. Diese Reibungsverluste werden in der Abbildung 3.5 durch die Hysteresefläche inner-

halb der Federkennlinie zwischen Kontraktion und Entspannung graphisch dargestellt [14]. Nach LEH-

MANN [21] konnte man den Reibbeiwert µ = 0.12 . . . 0.19 eingrenzen. Bei Beanspruchung lösen sich

zum Teil ganze Windungspakete ruckartig von den restlichen Windungen ab. Die Berechnungsgleichun-

gen nach [14, 25, 24] berücksichtigen solch ungleichmäßige Teilnahme der Windungen nicht [25]. Dabei

approximiert man, wie in Abbildung 3.5 dargestellt, den Drehmomentverlauf MF (Φ) durch eine lineare

Funktion, was für einen Entwurf der Feder ausreicht. Dabei ist zu beachten, ob sich die Gleichungen auf

das Kontrahieren oder Entspannen beziehen.

Eine weitere Möglichkeit zur Bestimmung der Drehmoment–Kennlinie wird von CABALLERO, GUIJO-

SA UND LA CRUZ [8] über eine energetische Betrachtungsweise der Spiralfeder aus makroskopischer

Sicht versucht. Die Berechnung basiert auf den unterschiedlichen Windungskrümmungen in Bezug auf

die Krümmungen respektive Radien von Federhaus und –kern. Dabei wird, anders als bei [14, 25, 24],
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MF

Φ

Abbildung 3.5: Kennlinie einer Spiralfeder ohne Windungsabstand [25, 14]

der Drehwinkel der Spiralfeder ∆Φ als eine Funktion des angelegten Drehmoments ∆MF und der Bie-

gesteifigkeit EI(l) entlang der freien Windungslänge bestimmt:

∆ϕ =

∫
∆MF (l)

EI(l)
dl (3.2)

Die Berechnung des Gesamtdrehwinkels ϕ(M) erfolgt über die Summation der Winkel von freien Win-

dungen ϑf (M), von an den Federkern angelegten Windungen ϑK(M) und an das Federhaus angelegte

Windungen ϑK(M). In der weiteren energetischen Berechnung nach CABALLERO, GUIJOSA UND LA

CRUZ [8] wird versucht, die Reibungsverluste durch den Kontakt der Federwindungen zu berücksichti-

gen.

Nach Abbildung 2.3 und dessen Beschreibung in Abschnitt 2.5.2 ist das Massenträgheitsmoment der

Spiralfeder für eine dynamische Betrachtung des Federantriebs von Interesse. Aus der Veränderung der

Federgeometrie bei der Kontraktion resultiert eine kontinuierliche Veränderung des Massenträgheitsmo-

ments um die Rotationsachse der Spiralfeder. Das von YU, MI UND GUO [45] entwickelte Modell zur

Berechnung des variablen Massenträgheitsmoments unterscheidet drei Windungszustände: Windungen,

die als Block am Federhaus anliegen JH , die sich im Übergang vom am Federhaus anliegenden zum am

Federkern anliegenden Windungsblock befinden Jf und die als Block um den Federkern gewickelt sind

JK . Für die Berechnung wird die Kontraktion in vier Stufen unterteilt:

1. Stufe: Der Großteil der Windungen befindet sich als Block an der Federhauswand. Die restlichen

Windungen stellen die Verbindung zum Federkern her: JK1 = 0; JH1; Jf1 6= 0

2. Stufe: Die am Federhaus angelegten Windungen lösen sich nach und nach aus dem Windungs-

block. Die freien Windungen aus der ersten Stufe wickeln sich als Block auf den Federkern auf:

JH2; Jf2; JK2 6= 0

3. Stufe: Der Windungsblock an der Wand des Federhauses hat sich vollständig in den Raum zwi-

schen Federhaus und Federkern verlagert. Das Aufwickeln der Windungen auf den Federkern

nimmt weiter zu, ist aber noch nicht vollständig durchgeführt: JH3; Jf3; JK3 6= 0
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4. Stufe: Die Windungen sind vollständig als Block auf den Federkern aufgewickelt. Die restlichen

Windungen stellen die Verbindung zum Federhaus her: JH4 = 0; Jf4; JK4 6= 0

Die Massenträgheitsmomente der ersten Stufe und vierten Stufe repräsentieren die genauen Werte am Be-

ginn von Stufe 2, d. h. Start der Aufwicklung der Spiralfeder, und am Ende von Stufe 3, d. h. vollständige

Kontraktion der Spiralfeder. Die Berechnung des Massenträgheitsmoments in den einzelnen Stufen er-

folgt durch Summation der Massenträgheitsmomente der einzelnen Windungszustände. Das Massenträg-

heitsmoment jedes einzelnen Windungszustands ergibt sich nach YU, MI UND GUO [45] folgenderma-

ßen:

J =

l2∫
l1

r2(l)ρbhdl =

r2∫
r1

r2ρbhf(r, θ)dr (3.3)

Dabei ist l die Länge des Federbandabschnitts, b, h Breite und Höhe des Federquerschnitts, ρ die Dichte

des Federwerkstoffes, und f(r, θ) die Funktion des radialen Abstands zum Differentialelement. In den

jeweiligen Stufen müssen die Teillängen des Federbands stets der Gesamtlänge entsprechen

3.3.2 Einflüsse auf das Federungsverhalten von Metallfedern

Durch die plastische Verformung während der Kaltformgebung im Herstellungsprozess der Feder blei-

ben Eigenspannungen im Werkstoff zurück. Die entstehenden Eigenspannungen sind über makrosko-

pische Bereiche nahezu konstant und können zu einer Vergrößerung oder Verkleinerung der Feder-

beanspruchung führen. Durch Anwendung geeigneter Verfahren zur Oberflächenverdichtung bzw. –

verfestigung z. B. Kugelstrahlen werden Druckeigenspannungen zur Erhöhung der Federbeanspruchung

gezielt in den Werkstoff eingebracht. Die Verdichtung ist dabei abhängig von den Strahlbedingungen

(u. a. Abwurfgeschwindigkeit, Behandlungsdauer und Strahlwinkel), Strahlmittel (Korndurchmesser, –

festigkeit und –zustand) und der Härte des Federwerkstoffes [24].

Setzungserscheinungen, auch als Kriechen oder Relaxation bezeichnet, treten i.d.R. erst mit dem Über-

schreiten der technischen ElastizitätsgrenzeRp0,01–Grenze und bei andauernder statischer Belastung auf.

Die Folge sind temporärer bis hin zu permanenter Reduzierung der Federungswerte F und s. Durch Vor-

setzen, d. h. Überschreiten der Elastizitätsgrenze, der Feder im Herstellungsprozess wird die Relaxation

im Betriebszustand reduziert [24].

Die Außentemperatur stellt einen weiteren Einfluss auf das Setzungsverhalten von Federn dar, wel-

che bis zu einer Arbeitstemperatur der Feder von 120 °C vernachlässigbar sind. Höhere Außentempe-

raturen steigern nicht nur den negativen Einfluss von Setzungserscheinungen, sonder verändern auch

den Elastizitäts- und Gleitmodul des Werkstoffes. Mit dem Absinken der Außentemperatur nehmen die

Werte für Elastizitätsmodul, Zugfestigkeit und Streckgrenze zwar zu, die Zähigkeitseigenschaften wie

Brucheinschnürung und Bruchdehnung nehmen aber ab. Für Federbandstähle wird empfohlen eine Ar-

beitstemperatur von −30 °C nicht zu unterschreiten [24].

Eine gravierende Minderung der Dauerschwingfestigkeit wird durch Verunreinigungen im Werkstoff,

Kerben, Grate und andere Oberflächenverletzungen sowie Korrosion und Fehler in der Wärmebehand-

lung verursacht. Einschlüsse in oberflächennahen Schichten von 50 µm bis 300 µm, im Stahlherstellungs-

prozess entstanden, wirken bruchauslösend. Die hochfesten Werkstoffe sind besonders kerbempfindlich,
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weshalb die Einflüsse von Rissen, Fehlstellen, Einschlüssen, Randoxidation oder Randabkohlung durch

Randschichtverfestigungsverfahren kompensiert werden müssen. Hingegen begünstigt feinkörniges Ge-

füge ohne Verunreinigungen eine hohe Dauerfestigkeit, Zähigkeit, Kerb– und Rissunempfindlichkeit

schwingend belasteter Federn [24]. Um die hohen Festigkeitswerte über die Lebensdauer hinweg zu

erreichen, wird besonders auf einen hohen Reinheitsgrad, saubere Oberflächen und –rautiefen sowie feh-

lerfrei bearbeitete Kanten geachtet [25].

Bei rissanfälligen Federstählen wird eine zerstörungsfreie Rissprüfung empfohlen. Oberflächenfehler

sollten eine Größe von 40 µm nicht überschreiten. Demnach sind zur Qualitätssicherung sowohl Geo-

metrie– als auch Werkstoffprüfung notwendig [24]. Zur Vermeidung von Korrosion sollte ein Oberflä-

chenschutz vorhanden sein, dabei ist vom Galvanisieren und Beizen aufgrund ungünstiger Wasserstoff-

versprödung bei dauerschwingbeanspruchten Federn abzuraten [17]. Für Spiralfedern wird ein harz–

und säurefreier Schmierstoff empfohlen, der nicht nur vor Korrosion schützt, sondern auch die Reibung

reduziert [24].

3.3.3 Zulässige Spannungen

Durch die Kaltverformung des vergüteten Federbandes sind Belastungen möglich, welche die Zugfestig-

keit um bis zu 30 % übersteigen können. In dem teilweise vollplastisch verformten Federband, nach der

Rückfederung entstehender Biegespannungen, wirken sich günstig auf den Eigenspannungszustand aus.

Für den Federentwurf ist zu beachten, dass die Zugfestigkeitswerte für federharte Werkstoffe von den

Querschnittabmessungen der Halbzeuge, dem Festigkeitszustand und der Temperatur sind [24].

Die Anforderungen an die Lebensdauer in Abhängigkeit von den Einsatzbedingungen begrenzen die

zulässigen Spannungen. So übersteht ein Kohlenstoff–Federstahl–Band 2000 Lastspiele mit einer Biege-

spannug von 2700 N
mm2 . Bei 1600 N

mm2 werden 100 000 Lastspiele erreicht [30].

Für eine hohe Lebensdauer wird ein möglichst großer Federkerndurchmesser, eine niedrige Hubspan-

nung und ein langes Federband mit flachem Drehmomentanstieg empfohlen. Scharfe Kanten, Bandkni-

ckungen usw. sollten vermieden werden [25]. Damit erlischt auch der Gedanke, abweichend vom Recht-

eck, den Querschnitt auf ein höheres Flächenträgheitsmoment zu optimieren, wobei sich außerdem die

Frage der Herstellbarkeit stellen würde.

Das Auftreten von Setzungserscheinungen führt bei einer Beanspruchung von 1600 N
mm2 zu 0,5 % und

bei 2700 N
mm2 zu 15 % Drehmomentverlust [25]. In [24] werden dafür folgende praktische Richtwer-

te empfohlen: dH = (3 . . . 4)dK ; dH
h = 70 . . . 120; dK

h > 15; ϑ = 4 . . . 10; b
h = 15 . . . 30 und

fF = 0, 4 . . . 0, 6. Als Werkstoffkennwerte sind für härtbare Federstähle ein Elastizitätsmodul von

206 000 N
mm2 und eine Zugfestigkeit von 2000 N

mm2 angegeben.

Besondere Aufmerksamkeit muss den hochbelasteten Federenden zugeschrieben werden, deren kon-

struktive Ausführungen in den Abbildungen 3.6 bis 3.9 dargestellt ist. Zudem ist eine Begrenzung der

Federkontraktion zur Vermeidung des Abreißens der Federenden notwendig z. B. durch einen Gleitsaum

zwischen äußerer Federwindung und Federhaus. Wird das zulässige Drehmoment überschritten, beginnt

der Gleitsaum, in den das äußere Federende eingehangen ist, zu rutschen. Eine stärkere Beanspruchung

der Federenden wird auch durch ein zu großes Verhältnis zwischen Federhaus– und Federkerndurchmes-

ser verursacht. Eine exzentrische Verformung des Windungspakets wird begünstigt, woraus ein unregel-

mäßiger Ablauf und erhöhte Reibung resultieren [25].
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a) b) c) d) e) f)

Abbildung 3.6: Beispiele für die Gestaltung des inneren Federendes von Spiralfedern ohne Windungs-
abstand [25]
a) Loch; b) und c) Haken; d) S–Form; e) Ringöse; f) Stufe

a) b) c)

d) e)

Abbildung 3.7: Beispiele für die Gestaltung des äußeren Federendes von Spiralfedern ohne Windungs-
abstand [25]
a) Haken, b) Zaum, c) Nietzaum, d) Nietöse, e) offene Öse

Abbildung 3.8: Lochformen für das innere bzw. äußere Federende von Spiralfedern ohne Windungsab-
stand [25]

Abbildung 3.9: Gestaltung des Federkerns (Dorns) zur Aufnahme des inneren Federendes von Spiralfe-
dern ohne Windungsabstand [25]
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3.3.4 Federwerkstoff und Herstellung

Traditionell verwendet man vergütete Federbänder aus unlegiertem z. B. C100S oder niedrig legierten

Stahl z. B. 71Si7 mit einer dickenabhängigen Zugfestigkeit von 1700 N
mm2 bis 2200 N

mm2 . Bei hohen

Anforderungen an die Korrosionsbeständigkeit wurden kaltgewalzte hochlegierte Federbänder, ähnlich

X12CrNi8-8, verwendet.

Mit der Weiterentwicklung von Spiralfedern für Dreipunktsicherheitsgurte ging man zu neuen paten-

tierten bzw. zwischenstufenvergüteten Texturbändern auf Basis von kostengünstigem, unlegiertem Stahl

über, die v. a. bei dynamischer Belastung eingesetzt werden. Per Definition nach KNOPP [17]

[umfasst] [. . .] [d]er Begriff Texturfederbandstahl [. . .] alle Federbandstähle, die im Endzu-

stand eine deutlich ausgeprägte Textur, das heißt, Kristallorientierung aufweisen. Diese Kris-

tallorientierung bewirkt eine Verbesserung der Federeigenschaften und eine Verminderung

der Bruchgefahr durch Korrosion oder mechanische Beschädigung quer zur Kristallorientie-

rung. Eine derartige Textur wird immer durch eine starke Kaltverformung des Werkstoffes

durch Ziehen bzw. Walzen ohne Zwischenglühung erreicht. ([17], S.127)

Nach KNOPP [17] können Kobalt–Nickellegierungen, austenitisch nichtrostende Stähle wie beispielswei-

se X12CrNi17 7 und unlegierte patentierte Kohlenstoffstähle unter Texturmaterialien verstanden werden.

Weiterführend sind nur die zuletzt genannten von Bedeutung, wobei mit kostengünstigen Halbzeugen

hohe Fertigkeiten und Elastastizitätsgrenzen sowie sehr großer Bruchsicherheit mit mindestens fünfmal

höheren Lebensdauern gegenüber martensitisch gehärteten Stählen [17].

Die Fertigung dieser Bänder erfolgt ähnlich der Herstellung von Federdrahtstählen nach DIN EN 10270.

Beim Patentierprozess wird das vorgewalzte Stahlband bei etwa 850 °C austenitisiert [17]. Das Aus-

tenitisieren erfolgt in inerter Atmosphäre, um jegliche Verschlechterung der Federeigenschaften durch

Randentkohlung oder Verzunderung zu vermeiden [25]. Die exakte Umwandlungstemperatur ist stahlart-

abhängig und in DIN EN 10132 Teil 4 genormt [24]. Wählt man die Temperatur zu hoch ist ungewünsch-

te Kornvergröberung die Folge [25, 24]. Nach geschehener Austenitisierung und gewisser Haltedauer er-

folgt das Abschrecken und Halten in einem etwa 450 °C bis 500 °C warmen Bleibad bis sich der Auste-

nit isotherm und vollständig in ein feinlamelliges Perlitgefüge, sogenanntes Sorbit bzw. Patentiergefüge,

umgewandelt hat [17]. Mit zunehmend feinstreifigerem Sorbit und geringerem Abstand zwischen den

Zementitlamellen erhöht sich die Patentierfestigkeit. Idealerweise liegt der Lamellenabstand bei 0,1 µm

[17]. Eine Faustformel zur Ermittlung der Patentierfestigkeit in Abhängigkeit des Kohlenstoffgehalts,

dessen Genauigkeit erstaunlich hoch ist, wird in Gleichung 3.4 nach KNOPP [17] dargestellt:

Patentierfestigkeit

[
N

mm2

]
= (Kohlenstoffgehalt[%] · 10 + 50) · 10 (3.4)

Die Kohlenstoffkonzentration sollte die Grenze von 0,6 % nicht unterschreiten, um eine inhomogenes

Sorbitgefüge mit unerwünschten Ferritinseln zu vermeiden. Bei hohen Festigkeits– und Qualitätsanfor-

derungen werden Stähle mit einem Kohlenstoffgehalt von 0,85 % bis 0,9 % in Edelstahlgüte verwendet

[17].

Der im Anschluss an das Patentieren reversierend durchgeführte Kaltwalzprozess verursacht sowohl in

den Ferrit– als auch in den Zementitlamellen hohe Verformungsgrade, die v. a. bei parallel zur Walz-

richtung angeordneten Lamellen zu einer positiven Verringerung des Lamellenabstands führt. Quer zur
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Walzrichtung angeordnete Lamellen werden wellenförmig verbogen, bis eine reine Faserstruktur vor-

liegt, bei der alle Gefügebereiche parallel zur Walzrichtung angeordnet sind. Dadurch wird ein erhöhter

Widerstand gegen Bruch quer zur Walzrichtung erzielt. Außerdem bewirkt die Texturierung eine geringe

nahezu Unempfindlichkeit gegenüber Korrosion und mechanische Beschädigung. Das durchaus mögli-

che äußerliche Rosten des Federbands verursacht keine Senkung der mechanischen Eigenschaften. Der

Kaltreduktionsgrad ,d. h. die Dickenreduktion nach dem Patentieren, sollte erfahrungsgemäß im Bereich

von 60 % bis 90 % liegen [17].

Die Federenden werden zugeschnitten, Bohrungen eingebracht und die Endstücke gebogen. Dabei wird

empfohlen das Weichglühen der Enden zu vermeiden, da so eine Erhöhung der Bruchgefahr und Ein-

schränkung der Lebensdauer provoziert wird. Anschließend wird das Federband um einen Dorn ge-

wickelt, dessen Durchmesser in etwa dem späteren Kerndurchmesser der Feder entspricht. In diesem

Zustand wird die Feder mit einem Draht oder Band bis zur Montage in das Federhaus fixiert [24]. Der

Kaltverformung sind Grenzen gesetzt die von GROSS [14] mit 2,5 mm und von MEISSNER UND WAN-

KE [25] mit 3 mm angegeben werden.

3.4 Kupplungen

3.4.1 Zahnkupplungen

Je nach Art und Anforderungen können Zahnkupplungen als starre oder als drehstarre Kupplungen aus-

geführt, werden die Drehmomente in voller Höhe weiterleiten. Dabei ist bei starren Kupplungen auf

einwandfrei fluchtende Wellen zu achten, da sonst zusätzliche Verspannungen auftreten. Die drehstar-

ren Kupplungen besitzen demgegenüber eine gewisse Beweglichkeit für den Ausgleich von geringen

Längs–, Quer– und Winkelverlagerungen der Wellen [32].

3.4.1.1 Zahnkupplungen mit radialer Verzahnung

Mit radialer Verzahnung werden überwiegend starre Stirnzahnkupplungen und schaltbare Zahnkupplun-

gen ausgeführt. Die Drehmomentübertragung basiert hauptsächlich auf einer kraftschlüssigen Verbin-

dung. Die Herstellung radialer Verzahnungen ist vergleichbar mit der von Kegelzahnrädern.

Die Voith–Hirth–Stirnverzahnung ist eine Plan–Kerbverzahnung, die eine selbstzentrierende Verbin-

dung erzeugt. Bei geringen Raumbedarf können hohe Drehmomente übertragen werden. Es gibt zwei

Ausführungsformen: Zum einen die symmetrische oder beiderseits schräge Zahnform und zum anderen

die unsymmetrische Zahnform mit einem geraden und einem schrägen Zahngrund. Die zweite Ausfüh-

rung findet bei langen Werkstücken Anwendung oder wenn ein schräger Fräserauslauf schwierig ist.

Durch einen Spitzenwinkel der Verzahnung von 60° ist die Kupplung nicht selbstsperrend, dafür aber

leicht lösbar. Demnach muss die Kupplung in axialer Richtung vorgespannt werden, um die aus den

Umfangskräften resultierenden Axialkräfte aufnehmen zu können. Bei normalen Anforderungen sind

die Zähne gefräst, bei erhöhten Anforderung erfolgt im Anschluss eine Feinbearbeitung durch Schleifen.

Häufige Anwendungen sind u. a. Verbindung von Wellenenden, Schalthebeln, Gelenkstücken, Kurven-

scheiben und Zahnrädern sowie für Sicherheitskupplungen [32].

Die Flankenlinie der Oerlikon-Stirnverzahnung ist eine verlängerte Epizykloide, wobei der Spiralwin-

kel in Zahnmitte meist mit 0° gewählt wird. Die Flankenwinkel betragen je nach Verwendungszweck 10°
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bis 30°. Eine Beschränkung hinsichtlich der Zähnezahl besteht nicht [32]. Es gibt diverse Anwendungs-

möglichkeiten u. a. :

• starre Kupplung

• feinzahnige Teilungskupplung

• Bei der Verwendung als schaltbare Kupplung werden zur Erleichterung des Einschaltvorgangs die

senkrecht zur Kupplungsachse verlaufenden Kopfkanten der Verzahnung abgeschrägt.

• Sicherheitskupplung

• Überhohlkupplung

3.4.1.2 Zahnkupplungen mit axialer Verzahnung

Als nicht schaltbare drehstarre Zahnkupplungen werden diese mit axialer Verzahnung vorwiegend als

Doppelzahnkupplungen ausgeführt. Die Innenverzahnung im Außenteil, auch als Kupplungshülse be-

zeichnet, wird im Allgemeinen nach der Evolventenform ausgeführt. Die Außenverzahnung am Innen-

teil, auch als Kupplungsstern bezeichnet, ist über die Zahnbreite entweder gerade oder ballig ausgeführt.

Aufgrund der Relativbewegung zwischen den Zahnflanken von Kupplungshülse und Kupplungsstern

ist eine Schmierung erforderlich. Langsam laufende Zahnkupplungen werden mit Fett geschmiert, das

periodisch erneuert werden muss. Andernfalls wird entweder eine Öltauch– oder Ölumlaufschmierung

verwendet [32].

3.4.2 Freilaufkupplungen

Der Schaltvorgang wird bei Freiläufen durch die relative Drehrichtung zwischen An– und Abtriebssei-

te gesteuert. Bei Synchronlauf, d. h. gleicher Drehrichtung und Drehzahl n1 = n2 ist die Kupplung

geschlossen. Bei entgegensetzten Drehrichtungen zwischen An– und Abtrieb öffnet die Kupplung. Dar-

aus leitet sich der Begriff „richtungsbetätigte Kupplung“ ab. Aus der Richtungsbetätigung ergeben sich

zwei weitere Funktionen. Zum einen bezeichnet man Freiläufe auch als Überhohlkupplung, da sie bei

gleichsinniger Drehrichtung aber höherer Abtriebs– als Antriebsdrehzahl selbsttätig die Verbindung un-

terbrechen (z. B. siehe Abschnitt 2.3.1). Zum anderen dienen sie auch als Rücklaufsperre und verhindern

damit eine rückläufige Bewegung unter Einfluss einer weiterwirkenden Betriebslast [32].

Die Freilaufkupplungen unterteilen sich grundlegend nach der Art der Kraftübertragung in reibschlüssig

und formschlüssig und nach der Richtung der Kraftübertragung in radial und axial [32].

Tabelle 3.9: Beispiele für Freilaufkupplungen
Freiläufe reibschlüssig formschlüssig
radial Klemmrollen, Klemmkörper Sperrklinken
axial Kegel Zahnscheiben

Bei Sperrklinkenfreiläufen für Fahrräder greifen meist zwei bis vier drehbar gelagerte Klinken unter Fe-

derkraft in ein Sägezahnprofil ein. In Freilaufrichtung gleiten die Sperrklinken an den flach ansteigenden

Sägezahnflanken entlang [4].
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3.4.3 Schaltbare Reibungskupplungen

Nach VDI 2241 Blatt 1 werden schaltbare Reibungskupplungen nach dem Schaltprinzip wie folgt ge-

gliedert:

Schließende Kupplung [. . .]: Der Reibschluß wird beim Aufbringen der Betätigungskraft

hergestellt.

Öffnende Kupplung [. . .]: Der Reibschluß wird beim Aufbringen der Betätigungskraft auf-

gehoben. ([38], S.5)

3.4.3.1 Grundlagen

Bei Reibungskupplungen besteht zu jedem Zeitpunkt ein Gleichgewicht der Drehmomente zwischen

An– und Abtrieb:

Man = Mab (3.5)

Beim Schließen der Kupplung findet innerhalb des Rutschvorgangs ein Angleichen der beliebig ver-

schiedenen Drehzahlen zwischen An– und Abtrieb statt. Am Ende des Rutschvorgangs ist die Differenz-

drehzahl ∆n = 0. Die während der Drehzahlangleichung entstehende Verlustleistung lässt sich demnach

aus M∆ω mit ω = 2πn berechnen. Die Bestimmung des übertragbaren Drehmoments erfolgt auf der

Grundlage der COULOMB’schen Reibung. Die rotationssymmetrische Reibfläche wird meist durch einen

inneren ra und einen äußeren Radius ri begrenzt. Für die Berechnung des Drehmoments ist es aus-

reichend den mittleren Radius rm = ra+ri
2 anstatt der exakten Lösung rm = 2

3
r3a−r2i
r2a−r2i

zu verwenden.

Der Fehler beträgt bei üblicher Ausführung der Reibflächen höchstens 1 % und ist damit aufgrund der

höheren Reibwertstreuung vernachlässigbar [43].

Bei mehreren Reibscheiben ist darauf zu achten, dass mit zunehmender Anzahl die mechanischen Ver-

luste steigen, was einerseits zu einer Verringerung des tatsächlich übertragbaren im Vergleich zum theo-

retisch übertragbaren Drehmoment führt. Andererseits bleibt im getrennten Zustand ein Schleppmoment

bestehen, welches aus dem nicht vollständig getrennten Kontakt zwischen den Reibflächen resultiert.

Dieses, auch als Leerlaufdrehmoment bezeichnete Schleppmoment, ist u. a. abhängig von den Maßen

und der Anzahl der Reibscheiben, der Zähigkeit des Umgebungsmediums und dem Lüftspalt. Ein wei-

terer hoher Anteil an Verlusten wird durch ein wirkendes Lastmoment verursacht. Daraus resultiert auch

die Empfehlung, bei Schaltvorgängen eine möglichst geringe Drehmomentbelastung am Abtrieb vorzu-

sehen [43].

Die Rutschzeit beim Schließen der Kupplung ist abhängig von den zu schaltenden respektive zu be-

schleunigenden Massen, der zu überwindenden Drehzahldifferenz, dem Einschaltverhalten der Kupp-

lung und von den einwirkenden Drehmomenten. Zur Berechnung der Rutschzeit muss demnach das

Kupplungs– oder Kennmoment MK bekannt sein, welches sich aus dem Drehmoment zur Beschleuni-

gung der Trägheiten MJ und dem Lastmoment ML zusammensetzt. Die Bestimmung von MJ erfolgt

dabei über die Gesetzmäßigkeiten der Starren Maschine. Bei kleinen Maschinenmassen kann die Be-

rücksichtigung der Kupplungsmasse von Bedeutung sein. Beim Einwirken des Lastmoments muss die

Richtung berücksichtigt werden, ob es eine hemmende oder treibende Wirkung besitzt [43].
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In Abbildung 3.10 ist ein schematischer Drehmomentverlauf beim Schließen der Kupplung dargestellt.

Der verzögerte Drehmomentanstieg auf das Kupplungsmoment ist auf die Spiele und Elastizitäten im

System zurückzuführen. Aus dem Winkel des Drehmomentanstiegs können Rückschlüsse auf das Ei-

genverhalten der Kupplung geschlossen werden, die im wesentlichen auch von den Elastizitäten und

dem Reibvorgang abhängen. Eine steiler Drehmomentanstieg repräsentiert eine harte Kupplung, wo-

durch Schwingungen im Antriebsstrang angeregt werden können. Demgegenüber entspricht ein flacher

Drehmomentanstieg einer weichen Kupplung. Kurz vor dem Abschluss des Schaltvorgangs wird das

Synchronisationsmoment Msyn erreicht woraufhin das Schaltmoment auf das Lastmoment abfällt. Das

Verhältnis zwischen Kupplungs– und Synchronisationsmoment resultiert aus dem Verhältnis von Glei-

treibbeiwert µG zum Haftreibbeiwert µH . Große Unterschiede zwischen µG und µH verursachen stören-

de Drehmomentspitzen im Übertragungssystem. In der weiteren Kupplungsberechnung wird die Schalt-

momentkennlinie nach Abbildung 3.10 häufig durch zwei Geraden, eine lineare Funktion für den Dreh-

momentanstieg vom Schleppmoment MR auf das Kupplungsmoment MK und die konstante Funktion

des Kupplungsmoments approximiert [43].

MS . . .Schaltmoment
t

Msyn

MR

ML

MK

M

Abbildung 3.10: Drehmoment–Zeit–Verlauf eines Schaltvorgangs [43]

Für die SchaltarbeitQ gilt: Große Drehzahldifferenzen führen zu hohen Energieumwandlungen in Wär-

me, da:

dQ = M(t)ω(t)dt (3.6)

Man kann für die Betrachtung der Schaltarbeit auch einen energetischen Ansatz zu Grunde legen. Egal

welchen Ansatz man verwendet, ohne Vorhandensein eines Lastmoments ist die Schaltarbeit nicht von

der Zeit abhängig. Die Dauer des Rutschvorgangs ist aber dennoch von entscheidender Bedeutung und

wird durch die Schaltleistung P = Q
t beschrieben. Aus Gründen der Vergleichbarkeit wurden flächen-

bezogene Kenngrößen von Schaltarbeit q und Schaltleistung q̇ eingeführt. Bei der Betrachtung der Syn-

chronisation eines Zweimassensystems nach Abbildung 3.11 und da bekanntlich P = ωM gilt, resultiert

daraus eine laufende Änderung der Schaltleistung im Verlauf des Rutschvorgangs mit dem Maximum an

dessen Beginn. Beim Angleichen der Drehzahl zwischen Antriebs– und Abtriebsschwungmasse verlas-

sen beide Massen ihre Ausgangsdrehzahl. Das Antriebsmoment Man kann als konstant angenommen
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werden. Der Verlauf des Lastmoments ML ist für eine analytische Berechnung mit konstanten, linearen

und quadratischen Funktionen möglich [43].

t0 t

dt

tsyn

ω2

ωsyn

ω1

t

J1
J2

MK

Man MLω1 ω2

Abbildung 3.11: Synchronisation von zwei Massen [43]

Für die Bestimmung des thermischen Verhaltens sind drei thermodynamsiche Vorgänge zu berück-

sichtigen: Wärmezufuhr, Speicherung der Wärme in der Kupplungsmasse und Wärmeabfuhr über die

Kupplungsoberfläche. Bei langen Pausen zwischen den Schaltvorgängen ist nur die maximale Reibflä-

chentemperatur von Bedeutung, bei häufigerem Schalten auch die Einbeziehung von Wärmezu– und

–abfuhr. Dabei ist ein Gleichgewicht zwischen Wärmezu– und –abfuhr wichtig, wenn der Kupplungs-

körper seine Beharrungstemperatur erreicht hat. Entscheidendes Kriterium für den Wärmehaushalt der

Kupplung ist die Temperatur der Anpressplatte, die je nach Einsatzbedingungen, wie in Tabelle 3.10

dargestellt, stark variieren:

Tabelle 3.10: Temperatur von Anpressplatten bei verschiedenen Einsatzbedingungen [43]
Anpressplatten-
temperatur

Einsatzbedingungen
leicht schwer extrem

Mittelwert bis 120 °C bis 160 °C Rutschzeiten von 10 s bis 20 s führen zu
Temperaturen von über 400 °C. Gefahr
des Funktionsausfalls

max. Wert 200 °C unter 1 % 1 % bis 5 %
max. Wert 400 °C unter 0,1 % bis 0,5 %

Für sehr leichte Antriebe ist die thermische Auslegung, d. h. die Einhaltung der zulässigen Beanspru-

chungen für die flächenbezogenen Werte der Schaltarbeit und Schaltleistung, häufig unkritisch. Die

Drehmomentübertragung stellt hier die kennzeichnende Größe dar [43].

3.4.3.2 Gestaltung wichtiger Bauteile

Die eingesetzte Reibpaarung bestimmt das Betriebsverhalten der Kupplung. Reibbeiwert und Ver-

schleiß sind nach WINKELMANN UND HARMUTH [43] abhängig von folgenden Faktoren:

• Materialzusammensetzung

• Aus dem Anpressdruck resultiert die zulässige Flächenpressung für die Auslegung der Abmessun-

gen von Reibungskupplungen.

• Die Gleitgeschwindigkeit bestimmt die Drehzahl

• Reibflächentemperatur

• Dauer der Beanspruchung
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• Gegenreibwerkstoff

• Öl– oder Trockenlauf

Rein metallische Reibflächen funktionieren sowohl in trocknen als auch im nassen Zustand. Organi-

sche Reibbeläge sind nur für den trocknen Gebrauch ausgelegt. Zudem ist eine Schutz vor Schmierstoff

notwendig, da der Kontakt zwischen Reibbelag und Schmierstoff den Reibbeiwert stark absenkt. Tro-

ckenlaufende Kupplungen verschleißen. Dementsprechend muss eine Nachstelleinrichtung vorhanden

sein. Der Verschleiß bei nasslaufenden Kupplungen ist, da es sich um Mischreibung handelt, minimal

und kann vernachlässigt werden. [43].

Als Gegenreibwerkstoffe werden bei organischen Reibbelägen Guss oder Stahl mit einer Brinellhärte

HB30≥2000 N
mm2 und einer maximalen OberflächenrautiefeRt ≥ 20 µm eingesetzt. Bei Papierbelägen,

die ein niedriges Synchronisationsmoment aufweisen, werden als Gegenreibwerkstoffe Grauguss oder

Stahl mit einer Brinellhärte HB30 ≥1200 N
mm2 und einer maximalen Rautiefe Rt ≥ 0,8 µm verwendet.

Der Reibpartner von Sinterbelägen ist üblicherweise Grauguss, Sphäroguss oder Stahl mit einer Brinell-

härte HB30 ≥1900 N
mm2 bis 2500 N

mm2 und einer maximalen Rautiefe Rt ≥ 15 µm. Im Allgemeinen ist

der Reibbeiwert bei nassen Kupplungen geringer als bei trockenlaufenden Kupplungen und überwiegend

abhängig von der Temperatur und der Gleitgeschwindigkeit [43]. Weitere Merkmale der gebräuchlichen

Reibpaarungen sind der VDI 2241 Blatt 2 zu entnehmen.

Soll die Kupplung auf den minimalen Bauraum optimiert werden bieten sich Lamellenkupplungen an.

Einflächen–, Einscheiben– und Zweischeibenkupplungen werden vermehrt für robustere Anwendungen

verwendet [43].

Praktische Öldruckbereiche bei hydraulischer Betätigung liegen bei 16 bar bis 64 bar, da bei höheren

Drücken teurere Bauteile z. B. Dichtungen eingesetzt werden müssen. Das Hydrauliköl basiert auf einem

Mineralöl, welches durch Additive besondere Spezifikationen erhält. Das Druckmedium kann gleichzei-

tig auch die Funktion des Schmierstoffs in nasslaufenden Kupplungen übernehmen. Dabei ist die Ölmen-

ge nach der Schaltwärme zu bemessen [43].

Im überwiegenden Einsatz von Reibungskupplungen als Fahrzeughauptkupplung ist meist die Funktion

der Sicherheits– bzw. Überlastkupplungen zum Schutz des Antriebsstrangs vor Überlast direkt inte-

griert. Beim Überschreiten des übertragbaren Drehmoments beginnt ein Aufeinandergleiten der Reib-

partner mit einer Relativdrehzahl und ein Übertragen des schaltbaren Drehmoments entsprechend dem

Gleitreibbeiwert. Da die Relativbewegung eine Erwärmung zur Folge hat, muss eine Abschalteinrich-

tung vorgesehen werden [32]. Eine genaue Abgrenzung des Drehomomenthöchstwerts ist infolge der

Reibwertsschwankungen von µG der zur Verfügung stehenden Belagmaterialien nur begrenzt möglich

[43].

Für Ausrücker besteht bei konkreten Einbauverhältnissen ausschließlich eine axiale Belastung. Trotz-

dem werden aus konstruktiven Gründen wegen einer einfachen Bauform Schrägkugellager verwendet.

Des Weiteren werden auch Schiebehülsen aus Thermo– oder Duroplasten eingesetzt. Eine mechanische

Kraftübertragung zum Ausrücklager ist presiwert und kaum störanfällig, bringt aber hohe Reibung und

Geräuschübertragung mit sich. Für die hydraulische Kraftübertragung über Geber– und Nehmerzylinder

ist es genau umgekehrt: wenig Verluste und keine Geräuschübertagung, aber teuer [43].
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Beim Schließen der Kupplung, während des Rutschvorgangs, können störende Reibschwingungen ent-

stehen, die bei vollständig geschlossener Kupplung wieder erlöschen. Die Ursachen, welche periodische

Erregungen hervorrufen, können Winkelversatz und Abstand zwischen den Rotationachsen von An– und

Abtrieb sein. Deshalb ist stets auf den Rundlauf des Außenmittnehmers zur Wellenaufnahme zu achten

[43].

3.4.3.3 Kegelkupplungen

Das übertragbare Drehmoment ist bei Kegelkupplungen zusätzlich noch von dem Kegelwinkel φ abhän-

gig. Trotzdem besitzen sie die gleiche theoretische Basis wie alle anderen Reibungskupplungen.

M =
FA

sinφ
µr (3.7)

Nach Gleichung (3.7) lässt sich die Anpresskraft FA durch die Wahl eines möglichst kleinen Kegelwinkel

verstärken. Dem sind jedoch Grenzen gesetzt: Nach LANGE [20] sollte der Kegelwinkel im Bereich von

6° bis 15° liegen und es soll gelten:

tanφ > µH (3.8)

Die verbreitetste Anwendung von Kegelkupplung beläuft sich auf die Synchronisationseinheit in Kraft-

fahrzeug–Schaltgetrieben. Hier wird ein Kegelwinkel von etwa 6,5° verwendet. Die Reibpaarung ist

entweder Magnesium–Knetlegierung gegen Stahl oder gehärteter Stahl gegen Molybdän, welches auf

einen Stahlträger aufgespritzt ist [43].

3.5 Umlaufrädergetriebe im Zweiwellenbetrieb

3.5.1 Berechnungsgrundlagen

Zur Bestimmung der Drehzahlen von den Getriebegliedern einfacher Planetengetriebe gibt es einerseits

eine graphische Lösungsmöglichkeit über den KUTZBACH’schen Geschwindigkeits– und Drehzahlplan.

Andererseits können die Drehzahlzusammenhänge rechnerisch alleine über die Standgetriebeüberset-

zung nach der Grundgleichung von WILLIS ermittelt werden. Für die Drehmomente gilt, dass die Sum-

me aller äußeren und inneren Momente sowie die Momente an jedem Getriebeglied gleich Null sind.

Für jedes Getriebeglied kann aus Drehmoment und Drehzahl das Vorzeichen der Leistung bestimmt

werden. Ein positives Vorzeichen symbolisiert dabei zugeführte Leistung (Antriebsleistung), ein negati-

ves Vorzeichen abgeführte Leistung (Abtriebsleistung) [23]. Durch Zerlegung von zusammengesetzten

Planetengetrieben in die einzelnen Radsätze ihrer Teilgetriebe sind die Grundgleichungen für einfache

Planetengetriebe auch für zusammengesetzte anwendbar.

3.5.2 Zweiwellenbetrieb

Die Standgetriebeübersetzung iS wird nach MÜLLER [26] durch folgende Faktoren begrenzt:

1. Eine Stirnradstufe ist bis zu einer Übersetzung i = 7 . . . 8 wirtschaftlich. Das gleiche gilt auch für

Planetenradgetriebe.
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2. Bei der Anordnung von drei Planeten gleichmäßig am Umfang verteilt ergibt sich die Bedingung,

dass die Kopfkreise sich nicht berühren dürfen. Bei engster Anordnung resultiert daraus das kleins-

te Sonnenrad und/oder das größte Hohlrad und somit die maximale Standgetriebeübersetzung. Als

Mindestabstand zwischen den Planetenkopfkreisen wird meist einmal der Modul gewählt.

3. Weitere Einschränkungen ergeben sich aus den konstruktiven Forderungen z. B. durch einen be-

grenzten Bauraum.

Hohe Standgetriebe–Wirkungsgrade werden durch geringe Zahnreibungsverluste erreicht. Diese hängen

von der Güte der Zahnoberfläche, einer zweckmäßigen Werkstoffpaarung und Schmierung sowie ge-

ringem Zahngleiten durch hohe Zähnezahlen ab. Außerdem sollte die Profilverschiebung so gewählt

werden, dass die Mitte der Eingriffsstrecke der Verzahnung kurz hinter dem Wälzpunkt liegt. Übli-

che Wirkungsgrade sind für Hohlradstufen etwa 99,5 % und für Stirnradstufen etwa 99 % [26]. Der

Standgetriebe–Wirkungsgrad dient als rechnerische Grundlage für das Umlaufrädergetriebe [23]. Der

Gesamtwirkungsgrad wird nicht nur von den Zahnreibungsverlusten sondern u. a. auch von Ölplansch-

verlusten, Lagerverlusten, Verluste durch Dichtungen und leer mitlaufende Räder reduziert [23].

3.5.3 Konstruktive Hinweise für Planetengetriebe

3.5.3.1 Geometrische Bedingungen für die Verzahnung

Die grundlegende Bedingung für den einfachen Planetenradsatz ohne Profilverschiebung ist die Glei-

chung (3.9). Die Zähnezahl des Hohlrads z2 wird durch die Innenverzahnung grundsätzlich negativ fest-

gelegt.

d1 + 2dP + d2 = mn(z1 + 2zP + z2) = 0 (3.9)

Zähnezahl und Achsabstand können durch Profilverschiebung geringfügig variiert werden, so das die

Gleichung (3.9) nur annähernd erfüllt ist.

zP ≈
−z2 − z1

2
(3.10)

Dazu wird auf die nächste Ganze Zahl abgerundet und die Verzahnung mit positiver Profilverschiebung

spielfrei gemacht. Negative Profilverschiebung ist für Planetengetriebe ungeeignet, da für die Übertra-

gung gleicher Drehmomente sonst ein größerer Modul erforderlich ist. Das Getriebe benötigt damit einen

vergleichsweise größeren Bauraum als eine Ausführung ohne Profilverschiebung [26].

Die größte positive Profilverschiebung wird durch die Spitzengrenze, bei gehärteten Zähnen sa ≥ 0.4 ·
mn und ansonsten sa ≥ 0.2 ·mn, limitiert. Empfehlungen für die Aufteilung der Summe der Profilver-

schiebungsfaktoren wird in DIN 3992 gegeben. Nach Möglichkeit sollen durch die einzelnen Profilver-

schiebungsfaktoren die Zahnfußtragfähigkeiten der Räder annähernd gleich sein [44].

Die Auslegung der Verzahnung nach den gebräuchlichen Tragfähigkeitsnachweisen für Zahnfußbruch

und Grübchenbildung folgt der DIN 3990. Zudem muss geprüft werden, ob die Lagerung in den gewähl-

ten Achsabstand untergebracht werden kann.

Die möglichen Teilungswinkel des Stegs δS , d. h. die Aufteilung mehrerer Planeten am Umfang, ist ab-

hängig von den Zähnezahlen [26]. Dabei ist N die Anzahl der Planeten. Die Bedingung ist erfüllt wenn
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entweder jede Zähnezahl oder die Summe bzw. Differenz der Zähnezahlen durch N teilbar ist. Im zwei-

ten Fall kann dadurch ein geringeres Getriebegeräusch realisiert werden.

|z1|+ |z2|
N

∈ Z Minusgetriebe (3.11)

|z1| − |z2|
N

∈ Z Plusgetriebe (3.12)

Sollten die Planeten ungleichmäßig am Umfang verteilt werden, ist bei Rotation des Planetenträgers eine

Unwucht zu berücksichtigen. Außerdem wird eine ungleiche Belastung der Planeten verursacht [26].

3.5.3.2 Zentrierung der Planetengetriebewellen

Ein Planetengetriebe, bei dem beide Zentralräder und der Steg gelagert sind, ist mit einem Planeten sta-

tisch bestimmt. Wird ein zweiter oder dritter Planet hinzugefügt ist das System einfach oder zweifach

statisch überbestimmt, d. h. die weiteren Planeten können nur bei großer Genauigkeit an der Übertragung

von Umfangskräften beteiligt werden. Bei der Anordnung drei einfacher Planetenräder am Umfang ist

das System statisch bestimmt, wenn eins der drei Getriebeglieder, ein Zentralrad oder der Steg, ungela-

gert bleibt. Bei fünf Planeten müssen dementsprechend zwei Getriebeglieder ungelagert bleiben [26].

Maßabweichungen bewirken lediglich eine geringe Dezentralisierung des nicht gelagerten Getriebe-

glieds. Im Stillstand stützt sich das ungelagerte Getriebeglied auf den darunter liegenden Verzahnungen

ab. Eine Selbstzentrierung entsteht, wenn die Umfangskräfte der beteiligten Zahnräder groß gegenüber

den Eigenmassen sind [26].

3.5.3.3 Lastverteilung

Die Störgrößen elastische Zahnverformungen, Verzahnungsabweichungen und veränderliche Zahnfuß-

steifigkeit regen gedämpfte Schwingungen an. Die Berücksichtigung solcher dynamischer Lasterhöhun-

gen erfolgt in DIN 3990 über den Dynamikfaktor Kv. Flankenlinienabweichungen durch toleranzbe-

dingte Fertigungsabweichungen und elastische Verformungen von Gehäuse und Welle verursachen eine

ungleiche Lastverteilung über der Zahnbreite. In den Tragfähigkeitsnachweisen von DIN 3990 werden

solche Lastüberhöhungen durch den Breitenfaktor KHβ berücksichtigt. Ungleichmäßige statische Last-

verteilung an den einzelnen Planeten, verursacht durch die statische Unbestimmtheit und Herstellungs-

abweichungen, rufen die größte Überhöhung der Nennlast hervor. Die Berücksichtigung erfolgt über den

Planetenfaktor Kγ [16].

Die Einflüsse auf die Lastüberhöhungsfaktoren werden in den Untersuchungen von VONDERSCHMIDT

[40] und WINKELMANN [42] detailliert dargestellt und von MÜLLER [26] wie folgt zusammengefasst

(eine Auswahl):

• Lastüberhöhungsfaktoren fallen mit wachsender Belastung, steigen aber mit zunehmender Dreh-

zahl.

• Hohe Fertigungsgenauigkeit bringt niedrige Lastüberhöhung. Verzahnungs– und Stegteilungsfeh-

ler haben große Auswirkungen, Achsabstandsfehler nur einen kleinen Einfluss.
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• Wälzlager mit Lagerluft „normal“ sind bei relativ hoher Fertigungsgenauigkeit ausreichend um

Herstellungsabweichungen durch Einstellbewegung innerhalb des Lagerspiels auszugleichen.

• Der Einsatz von fünf gegenüber drei Planetenrädern lohnt sich nur bei niedrigen Drehzahlen mit

kombinierter Einstellbeweglichkeit von Sonnenrad und Steg.

• Gleichzeitige Ein– und Austrittsimpulse der Verzahnung wirken sich günstig aus.

Die Einflüsse von Verzahnungsabweichungen sind bei Verzahnungsqualitäten ≤ 6 gering [26].

Je mehr Planeten am Umfang verteilt sind, desto größer ist das übertragbare Drehmoment und die Leis-

tung. In der Regel entstehen dadurch niedrigere auf die Leistung bezogene Herstellungskosten [26].

3.5.3.4 Gerad–oder Schrägverzahnung

Bei Schrägverzahnung nimmt der Dynamikfaktor KV bei gleichmäßigem Steifigkeitsverlauf nur halb

so schnell über der Drehzahl zu wie für die Geradverzahnung. Die Hochverzahnung, als Zahnflanken-

modifikation der Geradverzahnung liegt dazwischen. Durch einen gleichmäßigeren Zahneingriff ist die

Tragfähigkeit der Hochverzahnung eher günstiger als durch die Berechnung ausgewiesen wird. Durch

weitere Zahnflankenmodifikationen über optimale Kopf– und Fußrücknahme kann die Anregung durch

Eingriffstöße verringert werden [41].

Die Geräusche der Verzahnung sind im wesentlichen vom Überdeckungsgrad abhängig. „Geradverzah-

nung[en] hoher Verzahnungsqualität zusammen mit Kopf– und Fußrücknahmen und/oder Hochverzah-

nung [ist] bis in Bereiche möglich [. . .], bei denen früher vorwiegend Schrägverzahnungen eingesetzt

wurden.“ ([41], S.449)

Aus wirtschaftlichen und technischen Aspekten ist der Einsatz von Geradverzahnung insbesondere bei

niedrigen bis mittleren Geschwindigkeiten oft die bessere Lösung [41]

Die Grenzzähnezahl von geradverzahnten Stirnrädern mit Evolventenverzahnung nach DIN 867 liegt

mit einem üblichen Eingriffswinkel von α = 20° theoretisch bei 17 Zähnen, praktisch sogar nur bei

14 Zähnen. Das Zahnflankenspiel sollte nach DIN 868 bzw. DIN 3960 gewählt werden. Ein zu kleines

Zahnflankenspiel führt bei Erwärmung zum Klemmen der Zähne. Zu großes Zahnflankenspiel ruft eine

höhere Verzahnungsbelastung hervor [44].

3.5.3.5 Planetenradträger

Der auch als Steg bezeichnete Planetenträger kann mit einer oder zwei Wangen ausgeführt werden. Zwei

Wangen, wobei dazwischen zusätzlich Streben angeordnet werden können, stellen durch die beidseitige

Abstützung der Planetenbolzen die steifere Ausführungsform dar. Bei Belastung ist die Verformung von

Stegwangen und Bolzen ungefähr vom gleichem Betrag [33]

Bei einwangiger Ausführung werden ausschließlich Ringplaneten verwendet, bei denen die Lagerung

direkt in das Planetenrad integriert ist. Daraus ergeben sich die Vorzüge einer geringen Eigenmasse und

schmaler Bauweise [33]. Dabei sollte die Kranzdicke, d. h. der Abstand zwischen Zahnfußgrund und

Lagerbohrung, nicht kleiner sein als (3, 5 . . . 4, 2) ·mn [44]. Die feste Verbindung zwischen Planetenträ-

ger und –bolzen erfolgt durch einen Presssitz, der häufig durch eine zusätzliche Schweißnaht unterstützt
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wird. Unter Last kommt es am Steg zu einer wellenartigen Verwerfung, da die Wange eine größere

Nachgiebigkeit als der Steg besitzt [33].

Eine Berechnung der auftretenden Spannungen respektive elastischen Verformung kann auf Basis der

finiten Elemente erfolgen. Für die Vernetzung des räumlichen Modells sollten Hexaederelemente mit

wahlweise acht oder 20 Knoten verwendet werden, wobei jeder Knoten drei Freiheitsgrade in Richtung

der kartesischen Koordinaten besitzt [16].

Verformungen der Stegwangen führen zu einer Verlagerung der Bolzen– bzw. Zapfenmittelachse, wo-

durch eine ungleichmäßige Kraftverteilung über der Breite der Zahnflanke verursacht wird. In DIN 3990

werden solche verformungsbedingten und auch herstellungsbedingte Flankenlinienabweichungen mit-

tels der Größe Fβx erfasst und über die BreitenfaktorenKHβ undKFβ in der Berechnung berücksichtigt

[33].

Die maximal zulässigen Bolzen– und Stegverformungen werden dadurch begrenzt, dass die möglichen

Verdrehwinkel aus Verzahnungs– und Lagerspiel größer sind als der Winkel zwischen belasteter und

unbelasteter Bolzen– oder Zapfenmittelachse. Nur so kann eine einwandfreie Funktion des Getriebes ge-

währleistet werden. Die Missachtung der Bedingung führt zu Lagerverspannung und Rückflankentragen,

was eine höhere Reduzierung der Betriebssicherheit als ein nicht optimal eingestelltes Verzahnungstrag-

bild zur Folge hat [33].

Die Auslegung des Planetenträgers muss die Sicherheiten, welche die jeweiligen Werkstofffestigkeiten

auf die Vergleichsspannung σV beziehen, gegen Bruch und Fließen garantieren. Die Gewichtung von

Normal– und Tangentialspannungen erfolgt nach der Gestaltänderungsenergiehypothese von MISES. Die

Spannungsmaxima sind im Bohrungsbereich, im Übergang zum Planetenbolzen, und bei zweiwangigen

Stegen im Strebenanschlussbereich zu erwarten [33].

3.5.4 Schmierung

Die Auswahl der Schmierstoffart ist abhängig von den Umfangsgeschwindigkeiten der Getrieberäder, der

zu übertragenden Leistung, der Konstruktion und der konzeptionierten Lebensdauer. Die Tauchschmie-

rung ist am weitesten verbreitet, da sie durch Einfachheit und Zuverlässigkeit überzeugt. Die Grenzge-

schwindigkeiten liegen bei vt = 8 m
s für Fließfett und vt = 15 m

s für Öl. DIN 51509 gibt Richtwerte

für die Auswahl von Schmierölen für Zahnradgetriebe vor, wobei die erforderliche Getriebeölviskosität

über einen Kraft–Geschwindigkeitsfaktor bestimmt wird [44].

3.6 Lagerung

3.6.1 Wälzlager

Selbst preiswerte bzw. einfache Radnaben besitzen eine vergleichsweise gute Lagerung. Das ist einerseits

die Konuslagerung, angelehnt an Schrägkugellager in O–Anordnung, zur Aufnahme höherer Axialkräfte.

Ohne Käfig laufen die Lagerkugeln zwischen der im Nabengehäuse eingepressten Lagerschale und dem

zur Spieleinstellung auf die Radachse geschraubten Lagerkonus. Lagerschale und Lagerkonus bestehen

aus dem Nitrierstahl 34CrAl6. Die Lagerart überzeugt durch einfache Herstellung, kompakte Bauform,

Robustheit und Ausgleich von geringfügigen Abweichungen. Dafür muss die Schmierung periodisch er-

neuert werden. Andererseits werden einreihige lebensdauergeschmierte, abgedichtete Rillenkugellager



3.6. LAGERUNG 47

nach DIN 625 Teil 1 verwendet. Der Außenring wird in das Nabengehäuse eingepresst, den Innenring fi-

xiert man durch eine Einstellmutter, Zwischenscheibe und Kontermutter. Die Lagerart setzt geringe Axi-

albelastungen und eine höhere Genauigkeit bei der Fertigung des Nabengehäuses voraus, überzeugt aber

durch bessere Lagerabdichtung, bessere Laufeigenschaften, höhere Oberflächenhärte und –güte. Bei der

konstruktiven Ausführung wird häufig anstelle der klassischen Fest–Los–Lagerung eine schwimmende

Lagerung verwendet, da Axialkräfte sonst nur auf einer Seite, der des Festlagers, aufgenommen werden

können. Lediglich der französische Fahrradkomponenten–Hersteller MAVIC SAS verwendet die klassi-

sche Fest–Los–Lagerung [4].

Für die Lagerung der Planeten werden bei ausreichendem Bauraum und Geradverzahnung Zylinderrol-

lenlager eingesetzt, die entweder vollrollig oder käfiggeführt sind. Auf die Lager wirken Verzahnungs-

kräfte und Massenkräfte infolge Lagerrelativdrehung und Rotation des Planetenträgers ein. Vollrollige

Zylinderrollenlager besitzen eine höhere Tragfähigkeit. Die Grenzdrehzahl ist infolge von Reibungs-

wärme zwischen den Rollen niedriger. Es besteht die Gefahr des Fressens zwischen den Wälzkörpern.

Die Versagensursache bei Käfiglagern ist der Bruch des Lagerkäfigs[16]. Zylinderrollenlager mit einem

Scheibenkäfig bieten einen guten Kompromiss [44].

Bei kleinerem Bauraumdurchmesser werden Nadellager eingesetzt, die eine große radiale Starrheit und

eine geringe Empfindlichkeit gegenüber stoßartigen Belastungen besitzen. Die kleinste Ausführung ver-

zichtet auf einen separaten Innen– und Außenring, sodass die Nadeln direkt auf den zu lagernden Bau-

teilen laufen. Dementsprechend ist eine gewisse Härte der Laufflächen von 58 bis 65 HRC und entspre-

chende Genauigkeit und Oberflächengüte (Ra = 0,2 µm) vorgeschrieben [44].

Die Auswahl des Schmierstoffs richtet sich im Allgemeinen nach den Erfordernissen der zu lagernden

Baugruppen. Es sollten aber gewisse Mindestanforderungen der Wälzlager an den Schmierstoff nach

DIN 51501 nicht unterschritten werden [44].

3.6.2 Gleitlager

Bei hydrodynamischen Radial–Gleitlagern trennt ein minimaler Schmierstofffilm Lager und Welle.

Im Betrieb ergibt sich eine exzentrische Lage des Gleitlagers, die von den Betriebsbedingungen ab-

hängt. Durch den minimalen Schmierstofffilm befindet sich das Gleitlager aus tribologischer Sicht im

Bereich der Flüssigkeitsreibung, die nur etwa 1 % der Festkörperreibung entspricht. Daraus ergibt sich

der hauptsächliche Betrieb unter Vollschmierung, entweder kontinuierliche Zuführung von Schmierstoff

oder Selbstschmierung. Abgesehen von Hoch– und Herunterläufen der Maschinen gibt es auch Fälle,

in denen Misch– oder Trockenreibung vorkommt, genau dann wenn nicht immer eine ausreichende Ge-

währleistung der Versorgung mit Schmierstoff besteht oder Schmierstoff überhaupt nicht erwünscht ist.

Dabei sind aber wesentlich niedrigere Gleitgeschwindigkeiten zulässig [36].

Gleitlager können dick– oder dünnwandig bzw. als Buchse oder Schale ausgeführt werden. Dickwandige

Gleitlager sind im freien Zustand durch sw
dLa
≥ 0.11, mit sw als Wandstärke und dLa als Außendurch-

messer, formstabil. Innen– und Außendurchmesser werden nach unabhängigen ISO–Toleranzen spanend

gefertigt. Dünnwandige Gleitlager mit sw
dLa

< 0.06 werden aus Bändern umgeformt und nur selten spa-

nend nachbearbeitet. Daraus ergibt sich eine Stoßfuge über die gesamte Lagerbreite. Den Innendurch-

messer beider Arten bestimmt der Wellendurchmesser. Die maximale Pressung am Außendurchmesser

wird von der Druckfließgrenze des Lagerwerkstoffs bestimmt. Die Lagerbreite b im Verhältnis zum La-
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gerinnendurchmesser dLi liegt üblicherweise in einem Bereich von 0,2 bis 1, da eine übermäßige La-

gerbreite die Gefahr von Kantenverschleiß aufgrund von Wellenverkantung oder –durchbiegung erhöht

[36]. Bei hohen Belastungen und niedriger Geschwindigkeit wird nach WITTEL, ROLOFF UND MATEK

[44] b
dLi
≤ 0, 5 empfohlen.

Einen maßgeblichen Einfluss auf das hydrodynamische Verhalten besitzt das Lagerspiel, wobei Erfah-

rungsrichtwerte nach DIN 31652 Teil 3 herangezogen werden können. Das relative Lagerspiel, d. h. das

Verhältnis aus Lagerspiel und Innendurchmesser, kann mit etwa 0,1 % abgeschätzt werden. Bei Buchsen

aus Kunststoff werden wegen des höheren Längenausdehnungskoeffizienten bei Wärme relative Lager-

spiele von 0,2 % bis 0,5 % und bei Sintergleitlagern 0,05 % bis 0,15 % verwendet [36].

Das Gleitlager muss mechanischen und thermischen Beanspruchungen sowie chemischen Einflüssen wi-

derstehen. Die thermische Belastung entsteht durch unvermeidlich im Lager verursachte Reibungswär-

me. Deshalb muss stets ein Gleichgewicht zwischen Reibungswärmestrom und Wärmeabfuhrstrom herr-

schen. Verschleißbeanspruchung entsteht durch Misch– und Trockenreibung sowie Verunreinigungen im

Schmierstoff. Verschleiß kann als zulässig angesehen werden, wenn durch die Abtragsgeschwindigkeit

die angestrebte Lebensdauer nicht herabgesetzt wird [36].

Die Bedienung der Hauptanforderungen an Gleitlager stellt stets einen Kompromiss dar. Verträglich-

keit mit dem Gleitpartner und gute Notlaufeigenschaften werden besonders durch weiche Gleitlager-

werkstoffe erreicht. Je härter der Gleitwerkstoff jedoch ist, desto höher sind die Belastbarkeit und der

Verschleißwiederstand [36]. Das Härteverhältnis zwischen Lagerwerkstoff und Welle sollte im Bereich

von 1 : 3 bis 1 : 5 liegen. Der Lagerwerkstoff muss stets nachgiebiger als der Wellenwerkstoff sein, um

Verschleiß aufnehmen und Kantenpressungen abbauen zu können [44].

Metallische Lagerwerkstoffe werden nach [36] in folgende Kategorien unterteilt:

• Blei– und Zinn–Lagermetalle, genormt nach DIN ISO 4381 und DIN ISO 4383, zeichnen sich

aufgrund einer weichen Werkstoffmatrix durch günstige Verträglichkeit und Notlaufverhalten aus.

Dafür haben sie einen geringen Verschleißwiederstand.

• Kupferlegierung nach DIN ISO 4382 Teil 1 und Teil 2 und DIN ISO 4383 besitzen eine hohe

Belastbarkeit und Verschleißfestigkeit. Je nach Anteil weiterer Legierungselemente u. a. Blei, Zink

und Zinn wenig bis gar keine Notlaufeigenschaften.

• Aluminiumlegierungen bieten eine geringere Verschleißfestigkeit als Kupferlegierungen, die den-

noch recht hoch ist. Die Ausführung erfolgt als Massiv– oder Mehrschichtlager.

Die Verknüpfung guter Werkstoffeigenschaften zu einem optimalen Gesamtverhalten wird mit Mehr-

schicht–Gleitlagern versucht. Das Ziel ist die Kombination von hoher Belastbarkeit und guter Notlaufei-

genschaften. Am häufigsten werden dabei Dreischichtlager verwendet, mit einer Bleibronze–Zwischen-

schicht auf einer Stahlstützscheibe und einer galvanischen Blei–Zinn–Kupfer–Gleitschicht [36].

Sintergleitlager bieten den Vorteil einer selbstschmierenden Wirkung, da die Kapillare des Sinterwerk-

stoffes aufgenommenen Schmierstoff zuführen können. Diese Fähigkeit der Selbstschmierung nimmt

mit steigender Drehzahl ab, wodurch sich auch die Belastungsfähigkeit reduziert [36]. Bei niedrigen

Geschwindigkeiten v ≤ 1 m
s bieten sie dafür eine hohe Belastbarkeit [44].

Kunststoffgleitlager besitzen gute Dämpfungs– und Gleiteigenschaften sowie einen Vorteil bei Mangel-

schmierung bis Trockenlauf, sind aber nur bei niedrigen Gleitgeschwindigkeiten einsetzbar. Die Ausfüh-
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rung erfolgt als Massiv– oder Metall–Verbundlager mit Duroplasten nach DIN 1850 Teil 5 und Thermo-

plasten nach DIN 1850 Teil 6 [36].

Hinweise für die Schmierung von Gleitlagern wird in der DIN 31692 gegeben [36]. Die dynamische

Viskosität ist die ausschlaggebende Kenngröße fluider Schmierstoffe [44].

Die Bestimmung der Betriebssicherheit hydrodynamischer Gleitlager erfolgt über die Berechnung der

Betriebskennwerte wie u. a. Schmierfilmdicke, spezifische Lagerbelastung und Lagertemperatur. Eine

Sicherheit gegen Verschleiß ist nur bei Flüssigkeitsreibung gegeben, wobei das Anfahren und Auslaufen

der Maschine in der Regel nicht zu Lagerschäden führt. Die zulässigen mechanischen und thermischen

Beanspruchungen werden durch die Festigkeit des Lagerwerkstoffes begrenzt. Die Berechnung erfolgt

nach DIN 31652 und nach TEPPER UND SCHOPF [36] über folgendem Ablauf:

1. Beziehung zwischen Tragfähigkeit und Schmierfilmdicke

2. Reibleistung

3. Schmierstoffdurchsatz

4. Wärmebilanz
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4 Anforderungsliste

Im Folgenden sind sämtliche quantitative und qualitative Forderungen an den Federantrieb, die in den

Kapiteln 1 bis 3 erläutert wurden, aufgelistet. Zur Wahrung der Übersichtlichkeit wurde die Anforde-

rungsliste nach den Hauptbaugruppen oder –bauteilen gegliedert und nach Abschluss der Tabelle zur

jeweiligen Baugruppe ausgewählte Aspekte näher begründet. Die Kriterien sind fortlaufend nummeriert

und werden in Forderungen F und Wunsch W kategorisiert.

Tabelle 4.1: Allgemeine Anforderungen

Nr. F/W Anforderung Quelle

1 F
Fahrradtypen

Cityrad, Urbanbike, Trek-

kingrad

2 W Mountainbike, Fitnessbi-

ke, Transportrad

3 F Position Vorderrad

4 F Laufradart Drahtspeichenrad

5 F Art der Einspeichung tangential

6 F Anzahl Speichenkreu-

zung

einfach oder zweifach

7 F Bezeichnung Laufrad-

durchmesser

28 Zoll

8 F Außendurchmesser

Reifen

672 mm bis 716 mm DIN 7800

9 F Felgendurchmesser-

bezeichnung

622 mm DIN 7815

10 F Masse ≤2,5 kg

11 F Massenträgheitsmoment

um Radachse

≤0,01 kg m2

12 F Masse Gesamtsystem

Fahrer–Fahrrad

100 kg

13 F Schwerpunkthöhe Ge-

samtsystem Fahrer–

Fahrrad

1,0 m bis 1,1 m

[4]

14 F Radstand 1,0 m bis 1,1 m

15 F Mindestnormalkraftanteil

Vorderrad

25%

Weiter auf der nächsten Seite
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Tabelle 4.1: Allgemeine Anforderungen (Fortsetzung)

Nr. F/W Anforderung Quelle

16 F keine Überschreitung des

Haftmoments

µ ≥ 0, 6

17 F Hinterrad-Normalkraft

bei Bremsen größer Null

µ ≤ 1, 2

18 F Sicherheit gegen Über-

schreitung des Haftmo-

ments und Normalkraft-

verlust am Hinterrad

S = 1, 2

19 F minimales

Unterstützungsmoment

≥5 N m

20 F Lebensdauer 15 000 km

≈ 1000 h

21 F Einbaulage Drehachse horizontal

22 F Anzahl der Schaltstufen 3 (Rekuperieren, Neutral,

Unterstützen)

Die Massenanforderung entspricht der Hälfte der Masse von handelsüblichen Radnaben-Elektromotoren.

Die Grenzen für die Reibbeiwerte sind auf die städtischen Fahrbahnbedingungen angepasst: die untere

Grenze für nassen und die obere Grenze für trockenen Asphalt. Zusätzlich fließt in die längsdynami-

sche Betrachtung eine 20 %ige Sicherheit gegen Verlust der Haftreibung am Vorderrad bei niedrigem

Reibbeiwert und das Kippen des Fahrrads im Bremsvorgang über das Vorderrad bei hohem Reibbeiwert

ein.

Aus eigenen Versuchen resultiert die Erfahrung, das minimale Unterstützungsmoment auf 5 N m zu be-

grenzen, da sonst die Unterstützung kaum noch spürbar ist.

Tabelle 4.2: Anforderungen an die Radachse

Nr. F/W Anforderung Quelle

23 F Werkstoff 41Cr4

[4]

24 F Achslänge 140

25 F Achsdurchmesser 9; 9,5

26 F Gewinde der Achsenden M9x1

27 F Nabenklemmung Achsmuttern

28 F Schlüsselweite Radmutter 15

29 F Anzugsmoment Achs-

muttern

45,0± 0,5 mm [19]

30 F Ausfallsicherung [4]

Weiter auf der nächsten Seite
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Tabelle 4.2: Anforderungen an die Radachse (Fortsetzung)

Nr. F/W Anforderung Quelle

31 F Radwechsel keine Öffnung des Hy-

draulikkreises

32 F Drehmomentabstützung Abstützen von positiven

und negativen Drehmo-

menten

33 F Kompatibilität der Dreh-

momentstütze

unterschiedliche Gabel-

durchmesser

34 F Radlagerung einreihige abgedichtete

Rillenkugellager

35 F Einstellung Lagerspiel Einstellmutter, Zwischen-

scheibe und Kontermutter

36 F Art der Lagerung schwimmend

37 F einseitige Hohlbohrung

der Radachse

in Fahrtrichtung links

38 F Position des äußeren

Schaltelements

in Fahrtrichtung linke Sei-

te der Radachse

39 F Verbindung äußeres

Schaltelement mit Rad-

achse

Verschraubung

40 F Einstellbarkeit der Schalt-

stufen

41 F Werkstoff des Gehäuses

vom Schaltelement

Kunststoff

42 F Schutz des Schaltele-

ments bei Kollision

lackierter Metallbügel

43 F Werkstoff des Schutzbü-

gels

S235 JR

Die notwendige Drehmomentstütze bildet eine feste Verbindung zwischen Gabel und Radachse, womit

unvermeidbar der Aufwand für den Aus– und Einbau des Vorderrads steigt. Der Vorteil der Schnell-

spannachse wäre damit nahezu aufgelöst. Durch den Platzbedarf des Spannmechanismus innerhalb der

hohlgebohrten Radachse wäre damit dieser Bauraum für ein Schaltgestänge nicht mehr nutzbar. Dem-

nach wird die Klemmung über Achsmuttern gewählt, die zudem einfacher und kostengünstiger ist.

Durch die größere Belastung der Radlager mit einer erhöhten Laufradmasse und aufgrund der optimalen

beidseitigen Abdichtung der Radlager werden Rillenkugellager verwendet.

Zur Übertragung der Schaltbewegung vom Seilzug bzw. durch die Hydraulik über die hohlgebohrte Rad-

achse auf den Schaltmechanismus innerhalb der Radachse und zur Einstellbarkeit ist ein Schaltelement

außerhalb der Radachse notwendig. Aus Kosten– und Gewichtsgründen besteht das Gehäuse des Schalt-

elements aus Kunststoff, welches durch einen Bügel vor Beschädigung bei Kollisionen geschützt werden
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muss. Die Positionierung in Fahrtrichtung auf der linken Seite ist nach der Position der Scheibenbremse

gewählt, damit sich beide Systeme auf der selben Seite befinden.

Tabelle 4.3: Anforderungen an die Radnabe

Nr. F/W Anforderung Quelle

44 F Grundform rotationssymmetrisch

45 F Durchmesser ≤400 mm

46 F Klemmbreite 100 mm [4]

47 F Nabenbreite bei Felgen-

bremse

70 mm

48 F Nabenbreite bei Schei-

benbremse

58 mm

49 F Version mit Scheiben-

bremsaufnahme

6–Loch IS2000

50 F Lochkreisdurchmesser

IS2000

44,0± 0,1 mm
[15]

51 F Lochkreis IS2000 6x M5x0,8

52 F Schraubenanzugsmoment

IS2000

2 N m bis 4 N m [4]

53 F Zentrierdurchmesser

IS2000

33−0,1mm [15]

54 F Abstand Planfläche für

Scheibenbremsaufnahme

zum Nabengehäuse

18 mm

55 F Abstand Planfläche für

Scheibenbremsaufnahme

zur Gabel–Anlagefläche

11,5 mm [19]

56 F beidseitige Aufnahme der

Speichen

Speichenflansch

57 F Durchmesser Speichen-

bohrung

2,3 mm bis 2,5 mm

[4]58 F Gesamtspeichenloch-

anzahl

36

59 F Speichenvorspannung 700 N bis 1300 N

60 F Vertikale Kräfte 3500 N

61 F Horizontale Kräfte 1000 N

62 F maximales Gabelverwin-

dungsmoment

50 N m DIN EN ISO 4210-6

63 F Seitenkräfte 250 N

(Verformung<1,5 mm)

DIN EN ISO 4210-7

Weiter auf der nächsten Seite
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Tabelle 4.3: Anforderungen an die Radnabe (Fortsetzung)

Nr. F/W Anforderung Quelle

64 F Erregerfrequenzbereich 2 Hz bis 5 Hz DIN EN ISO 4210-7

65 F Lagerung Federkern Konuslagerung in O–

Anordnung

66 F Abdichtung Federkern Berührungsdichtung

67 F Bearbeitung der Laufflä-

chen der Berührungsdich-

tung

drallfrei geschliffen

68 F Werkstoff hochfeste Aluminium-

gusslegierung

[4]

69 F Urformung Druckguss

70 F Spanende Bearbeitung nur Funktionsoberflächen

71 W Behandlung sichtbarer

Oberflächen

eloxiert

Die Lagerung des Federkerns über eine Konuslagerung ist dadurch begründet, dass diese bei solchen

Durchmessern einen deutlich kleineren Bauraum benötigt. So besitzt z. B. das einreihige Schrägkugel-

lager DIN 628 – 7207 B einen Innendurchmesser entsprechend der Bohrungskennzahl von 35 mm und

eine Breite von 17 mm [29].

Zur Abdichtung des Federkerns muss eine Berührungsdichtung verwendet werden, damit bei Stillstand

der Schmierstoff nicht entweichen kann. Auf Dauer würde der leichte Schmierstoffverlust bei berüh-

rungsfreien Dichtungen in Stillstand zu erhöhten Betriebstemperaturen und Verschleiß führen, worauf

Wartungsmaßnahmen folgen müssten. Diese sind aber nach Tabelle 4.8 nicht gewünscht.

Tabelle 4.4: Anforderungen an die Spiralfeder ohne Windungsabstand

Nr. F/W Anforderung Quelle

72 F Anordnung der Windun-

gen

koaxial

73 F Festglied Federhaus

74 F bewegliches Glied Federkern

75 F Federhaus Blechkonstruktion (um-

geformt)

76 F Gestaltung Federkern nach Abbildung 3.9 links

77 F Bearbeitung Federkern spanend

78 F Federquerschnitt Rechteck

79 F maximale Federband-

dicke

2,5 mm

80 F Speicherkapazität ≥4 kJ

Weiter auf der nächsten Seite
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Tabelle 4.4: Anforderungen an die Spiralfeder ohne Windungsabstand (Fortsetzung)

Nr. F/W Anforderung Quelle

81 F Nutzbare Windungszahl > 10

82 F Durchmesserverhältnis dH = (3 . . . 4)dK

[25]

83 F Füllfaktor fF = 0, 4 . . . 0, 6

84 W Verhältnis Durchmesser

zur Federstärke

dH
h = 70 . . . 120

85 F dK
h > 15

86 F Verhältnis Bandbreite zur

Banddicke

b
h = 15 . . . 20

87 F E-Modul 206 000 N
mm2 [25]

88 F Werkstoff texturgewalzter unlegier-

ter Federbandstahl [17]

89 F Kohlenstoffgehalt >0,6 %

90 F Wärmebehandlung Patentieren

91 F Austenitisierungs-

umgebung

inerte Atmosphäre [25]

92 F Austenitisierungs-

temperatur

DIN EN 10132 Teil 4

93 F Abschreckmedium Bleibad 450 °C bis

500 °C

[17]94 F Lamellenabstand Gefüge-

struktur

etwa 0,1 µm

95 F Umformen Kaltwalzen

96 F Walzrichtung quer zur Biegebeanspru-

chung

97 F Kaltreduktionsgrad 60 % bis 90 %

98 F Arbeitstemperatur der

Spiralfeder

−30 °C bis 120 °C [24]

99 F Korrosionsschutz

100 F Schmierung µ = 0, 12 . . . 0, 19 [25]

101 F Bearbeitung geschliffen, Bestrahlung

mit Stahlsand

[25]

102 F Wärmebehandlung der

Federenden

ausglühen [25]

103 F Ausführung inneres Fede-

rende

nach Abbildung 3.6 a)

104 F Sicherung gegen unkon-

trolliertes Entspannen der

Feder

Freilaufkupplung
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Das Federhaus als festes und den Federkern als bewegliches Glied auszuführen, ist über die Unterschiede

in den Bauteildimensionen und die dadurch hervorgerufene Trägheit begründbar. Das Massenträgheits-

moment des im Durchmesser drei– bis viermal kleineren und leichteren Federkerns ist deutlich geringer

als bei Rotation des Federhauses.

Die Beschränkung für die Windungszahl nach MEISSNER UND WANKE [25] wurde nicht mit aufgeführt,

da das Ziel einer hohen Windungszahl verfolgt wird, wodurch eine höhere Reichweite möglich ist.

Die Ausführung des Federkerns und des damit verbundenen inneren Federende müssen so gestaltet wer-

den, dass der Bauraum innerhalb des Federkerns frei bleibt. Aufgrund der vielen Bauteile und den engen

Toleranzen der Kontaktflächen im inneren des Federkerns ist eine spanende Endbearbeitung der Innen-

fläche des Federkerns notwendig.

Tabelle 4.5: Anforderungen an das Umlaufrädergetriebe

Nr. F/W Anforderung Quelle

105 F kinematischer Freiheits-

grad (statisch bestimmt)

f = 1

106 F Betriebsart Zweiwellenbetrieb

107 F Drehrichtung zwischen

An– und Abtrieb

Unterstützen: gleich-

sinnig Rekuperieren:

gegensinnig (oder umge-

kehrt)

108 F Übersetzung Unterstützen i ≤ |13 |
109 F Übersetzung Rekuperie-

ren

|1| ≤ i ≤ |1, 5|

110 F Lage von An– und Ab-

triebswelle

koaxial

111 F Bauraumdurchmesser < dK

112 F Bauraumbreite < 45 mm (Schaltmecha-

nismus inbegriffen)

113 F Abstand zwischen den

Kopfkreisen der Planeten

1 ·mn

114 F Ausführung Planetenrä-

der

ringförmig

115 F Lagerung Planetenräder Zylinderrollenlager [44]

116 F Lagerluft Normal [26]

117 F Lagerauslegung erweiterte Lebensdauer-

berechnung

DIN ISO 281/A2

118 F Zähnezahlsumme durch

Planetenanzahl teilbar

Gleichung (3.11) [26]

119 F Schmierung Öltauchschmierung

120 F Bezugsprofil Evolventenverzahnung DIN 876

Weiter auf der nächsten Seite
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Tabelle 4.5: Anforderungen an das Umlaufrädergetriebe (Fortsetzung)

Nr. F/W Anforderung Quelle

121 F Verzahnung Geradverzahnung [41]

122 F Grenzzähnezahl zg = 17 [44]

123 F Verzahnungsqualität 6 DIN 3961

124 F Profilüberdeckung εα ≥ 1, 1

125 W Normalmodul mn ≤ 1 mm

126 F Eingriffswinkel α = 20° [44]

127 W Zahnflankenmodifikation

128 F Einschränkung in der

Werkstoffwahl

einsatzgehärtete Zahnrä-

der

129 F Spitzengrenze für positive

Profilverschiebung

sa ≥ 0.4 ·mn
[44]

130 F Zahnkranzdicke (3, 5 . . . 4) ·mn

131 F Nachweis der Zahnfuß-

tragfähigkeit und Grüb-

chentragfähigkeit

Entwurf: Methode C,

Nachrechnung: Methode

B (oder besser)

DIN 3990-10

132 F Anwendungsfaktor KA = 1, 1

133 F Sicherheit gegen Zahn-

fußbruch

1 < SF ≤ 2

134 F Sicherheit gegen Grüb-

chenbildung

1 < SH ≤ 1, 5

Die Übersetzung beim Unterstützen sollte unter Berücksichtigung des minimalen Antriebsmoments der

ersten Windung möglichst klein gewählt werden, um eine maximale Weglänge für die Unterstützung

zu erzielen. Bei Rekuperation begrenzt das maximal zulässige Bremsmoment die Auslegung der Feder.

Wird eine Übersetzung größer als eins gewählt, so erhöht sich das zulässige Federmoment im Vergleich

zum zulässigen Bremsmoment. Damit wird der Dimensionierung der Spiralfeder ein größerer Spielraum

gegeben.

Abgesehen von einer geringeren zulässigen Tangentialgeschwindigkeit würde eine Fettschmierung das

Getriebe nur temporär vor Verschleiß schützen und müsste deshalb periodisch erneuert werden. In Hin-

blick auf die Forderung nach Wartungsfreiheit über die gesamte Lebensdauer aus Tabelle 4.8 wird eine

Öltauchschmierung verwendet.

Die Bauraumbegrenzungen für das Umlaufrädergetriebe ergeben sich aus dem Ziel dieses innerhalb des

Federkerns zu positionieren. Die axiale Ausdehnung soll möglichst kompakt gehalten werden, um Bau-

raum für einen Nabendynamo vorhalten zu können.

Die Wahl des Anwendungsfaktors ergibt sich aus den Umgebungsbedingungen von An– und Abtrieb. Die

Arbeitsweisen beider Seiten werden als gleichmäßig angenommen, das hieße KA = 1, 0. Aufgrund der

häufigen Anfahrvorgänge wird aber KA = 1, 1 gewählt. Erfolgt die Einbeziehung der Belastung in die

Auslegung der Verzahnung als Lastkollektiv, so wird KA = 1, 0 festgelegt. Die höhere Beanspruchung

berücksichtigt dann bereits das Lastkollektiv.
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Es soll angestrebt werden den Modul der Verzahnung unter Berücksichtigung der Belastung möglichst

klein zu wählen. Dadurch erhöht sich die Profilüberdeckung und es reduziert sich das Verzahnungsge-

räusch aufgrund der kleineren Eingriffsstöße. Der Einsatz von Zahnflankenmodifikationen ist ein pro-

bates Mittel zur Erhöhung der Tragfähigkeit, womit eine entsprechende Prüfung der Umsetzung in der

Fertigung einher geht.

Tabelle 4.6: Anforderungen an die Reibungskupplung

Nr. F/W Anforderung Quelle

135 F Art der Kupplung Einfach-Kegelkupplung

136 F Form der Reibfläche Mantel vom Kegelstumpf

137 F Anzahl der Reibflächen 1

138 F Eingrenzung Kegelwinkel tanφ > µH ;

φ = 6° . . . 15°

[20]

139 F Schmierungszustand Nass

140 F maximale Öltemperatur 120 °C

141 F Gegenreibwerkstoff unlegierter Vergütungs-

stahl (C60)

142 F maximale Reibflächen-

pressung

4 N
mm2 VDI 2241-2

143 F Schaltprinzip schließende Kupplung

144 F übertragbares Drehmo-

ment

maximales Federdrehmo-

ment

145 F Schleppmoment ≤0,5 N m

146 F maximale Relativdreh-

zahl

400 1
min

147 F Betätigung hydraulisch / mechanisch

148 F hydraulische Betätigung:

Mechanismus beim

Schaltvorgang

gedrückt

149 F mechanische Betätigung:

Mechanismus beim

Schaltvorgang

gezogen

150 F Schaltprinzip axiale Verschiebung des

Kupplungsinnenteils

151 F Verschiebbarkeit axiale Zahnkupplung

152 F Innenverzahnung axiale

Zahnkupplung

gerade Ausführung

153 F Abstützung axiale Zahn-

kupplung

gerade Zähne, Abstüt-

zung des Sterns im

Zahngrund der Hülse

[32]

Weiter auf der nächsten Seite
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Tabelle 4.6: Anforderungen an die Reibungskupplung (Fortsetzung)

Nr. F/W Anforderung Quelle

154 F Schmierung der axialen

Zahnkupplung

Öltauchschmierung

155 F Endbearbeitung der axia-

len Zahnkupplung

Fräsen

156 F Schaltvorgang unter Last

157 F Anzahl Schaltungen je

Stunde

28 1
h

158 F Überlastkupplung Begrenzung des Feder-

moments

159 F Durchmesser der Kupp-

lung

< dK

160 F Länge der Reibfläche ≤15 mm

Die Wahl einer Kegelkupplung ergibt sich aus dem Vorteil, dass der Zusammenhang zwischen Anpress-

kraft und übertragbarem Drehmoment nicht nur über den Radius sondern auch über den Kegelwinkel

variiert werden kann. Lamellenkupplungen kommen wegen des dauerhaft wirkenden negativen Schlepp-

moments nicht in Betracht.

Mit dem Ziel einer möglichst niedrigen Anpresskraft würden erste Überlegungen durch den deutlich

höheren Reibbeiwert in Richtung trockener Kupplungen gehen. Unter Berücksichtigung beider Glei-

chungen (3.8) sowie (3.7) entsteht durch ineinander Einsetzten mit Umstellung nach FA:

FA(φ) =
M

rm
cos(φ) (4.1)

Bei Betrachtung der Kosinus–Funktion im Intervall [6°; 15°] fällt auf, dass der Funktionswert von 15° le-

diglich 2,8 % kleiner ist als der bei 6°. Damit wird deutlich, dass alleine über Gleichung (4.1) noch keine

qualifizierte Entscheidung getroffen werden kann. Die Berechnung wird in Richtung der maximalen Flä-

chenpressung p = FA
A ≤ pzul fortgeführt. Durch die Bestimmung des äußeren und inneren Radius durch

ra = rm + b
2 tan(φ) und ri = rm − b

2 tan(φ) sowie hk = b
cos(φ) kann die Kegelstumpf–Mantelfläche

A = πhk(ra + ri) ermittelt werden durch:

A(φ) =
2πbrm
cos(φ)

(4.2)

und dementsprechend ergibt sich die Flächenpressung wie folgt:

p(φ) =
FA cos(φ)

2πbrm
≤ pzul (4.3)

In Analogie zur Ergebnisdiskussion von Gleichung (4.1) liegen die Funktionswerte für die Intervallgren-

zen sehr dicht bei einander. Im Vergleich mit den zulässigen Flächenpressungen pzul nach VDI 2241

Blatt 2 von 4 N
mm2 für gebräuchliche nasslaufende Reibpaarungen und 1 N

mm2 bei der am häufigsten ver-

wendeten Trockenlauf–Reibpaarung [37] ist zu schlussfolgern, dass eine trocken laufende Kupplung in

etwa viermal breiter ausgeführt werden müsste.
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Hinzu kommt der Verschleiß einer Trockenkupplung und die erforderliche Abdichtung von Schmierstoff.

Das Versagen einer Dichtung kann zum überwiegenden Ausfall der Speicherfunktion führen.

Die Betätigung durch eine hydraulische und eine mechanische Variante resultiert aus der Integration des

Federantriebs in das Bremssystem des Fahrrads.

Tabelle 4.7: Anforderungen an die Bedienung am Lenker und Übertragung

Nr. F/W Anforderung Quelle

161 F Betätigung mechanisch

162 F beide Hände am Lenker

163 F Position der Bedienung auf der linken Seite des

Lenkers

164 F Notbremsung über Rei-

bungsbremse

jederzeit möglich

165 W Kombifunktion Vorder-

radbremshebel

1.Stufe: Rekuperation

2.Stufe: Reibungsbremse

166 F Bremshebelübersetzung

mechanische Übertra-

gung

ih = 2 . . . 3 [4]

167 F Bremshebelübersetzung

hydraulische Übertragung

ih = 5 . . . 6, 5 [4]

168 F Lösen der Bedienungs-

hand vom Lenker

automatisches Rückschal-

ten in die Neutralstellung

169 F Kompatibilität diverse Gangschaltungs-

betätigungen

170 F definierte Abgrenzung

der einzelnen Schaltstel-

lungen

171 F mechanische Kraftüber-

tragung

Seilzug

DIN 71986

172 F Lötnippel DIN 71985 – B

173 F Aufnahmenippel DIN 71985 – A1

174 F Hülse DIN 71984 – E

175 F Stellschraube DIN 71989 – B

176 F Seilhülle DIN 71984 – C

177 F Innenrohr DIN 71990

178 F Rundlitze DIN 71984 – B

179 F hydraulische Kraftüber-

tragung

Hydraulikschlauchleitung

[4]

180 F Material Kunststoff

181 F Hydraulikflüssigkeit Mineralöl

Weiter auf der nächsten Seite
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Tabelle 4.7: Anforderungen an die Bedienung am Lenker und Übertragung (Fortsetzung)

Nr. F/W Anforderung Quelle

182 F Außendurchmesser 5 mm
[4]

183 F Innendurchmesser 2,8 mm

Die Bedienung soll auf der linken Seite des Lenkers angebracht werden, da auf dieser bereits die Vorder-

radbremse positioniert ist. Der Schaltmechanismus muss beim Lösen der Bedienungshand vom Lenker

automatisch in die Neutralstellung zurückschalten, um ein selbstständiges, unkontrolliertes Losfahren

des Fahrrads ohne Fahrer zu verhindern.

Tabelle 4.8: Instandhaltungsanforderungen und Prüfung

Nr. F/W Anforderung Quelle

184 F Möglichkeit zur Entspan-

nung der Feder bei In-

standhaltungsmaßnahmen

185 F Federtausch Austausch Spiralfeder mit

Federhaus

186 F Wartungsfrei über die ge-

samte Lebensdauer

187 W Montage ohne Spezial-

werkzeuge

188 F Folgen eines Schadenfalls Defekt des Federantriebs,

Weiterfahrt möglich

189 F Prüfung nach StVZO

190 F Laufradprüfung DIN EN ISO 4210-7

191 F Bremsenprüfung DIN EN ISO 4210-4

Das Ziel ist eine Einstufung des Federantriebs zur Prüfung nach der DIN EN ISO 4210 und nicht nach

den verschärften Anforderungen der DIN EN 15194 für motorisch unterstützte Fahrräder. Damit entstün-

de ein großer Vorteil bei der Entwicklungen des Federantriebs als Nachrüstsatz gegenüber den bereits

existierenden, elektromotorischen Hilfsantriebsnachrüstsätzen.

Für den Fall des Federtausches müssen Sicherheitsvorkehrungen explizit in der Bedienungsanleitung

formuliert werden. So muss z. B. die Spiralfeder vor Beginn der Instandhaltungsarbeiten vollständig ent-

spannt sein. Ein Tausch ist nur komplett mit Federhaus möglich, da die Spiralfeder selbst im Federhaus

noch eine Vorspannung besitzt.
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5 Konzeptentwicklung

Durch die Form respektive Geometrie der Spiralfeder begründet, ist der Raum innerhalb des Federkerns

leer. In diesem freien Bauraum soll das Umlaufrädergetriebe sowie dessen Schaltung integriert werden.

Es bietet sich dadurch an, die Spiralfeder wie üblich über die Drehung des Federkerns zu spannen und

das Federhaus festzuhalten. Dieser Aufbau ist in allen drei Konzeptvarianten für das Schaltprinzip gleich.

Zur einfachen Darstellung der Funktionsweise der Konzeptvarianten wird der Schematik nach WOLF

gefolgt. Das Sonnenrad ist immer mit der mit 1 bezeichneten Welle verbunden, das Hohlrad mit der mit

2 bezeichneten Welle. Das R steht für das Laufrad des Fahrrads und das F für die Spiralfeder. Bei der

jeweils dargestellten Schaltlogik bedeutet ein schwarz gefüllter Kreis • das die Kupplung geschlossen

ist. Ein leerer Kreis ◦ symbolisiert den geöffneten Zustand.

5.1 Konzeptvariante 1: einfacher Planetenradsatz

1
K1

R

B2
S

B1

K4

2
K3

F
K2

Gang K1 K2 K3 K4 B1 B2
Rekuperieren ◦ • ◦ • ◦ •
Neutral ◦ ◦ • ◦ • •
Unterstützen • ◦ • ◦ • ◦

Abbildung 5.1: Konzeptvariante 1: einfacher Planetenradsatz

Mit dem Ziel der optimalen Anpassung der Drehmoment–Drehwinkel–Charakteristik der Spiralfeder

entstand die in Abbildung 5.1 dargestellte erste Konzeptvariante. Es wurde dabei unter Berücksichti-

gung der Drehrichtungsanforderungen auf eine möglichst große Übersetzung für den Antriebsvorgang

und eine Übersetzung i = 1 . . . 2 für den Rekuperationsvorgang geachtet. Die notwendige Anzahl an

Kupplungen und Bremsen für die Realisierung blieb unberücksichtigt.

Demnach erfolgt bei Rekuperation der Antrieb vom Laufrad über die Kupplung K2 auf das Hohlrad und

der Abtrieb bei geschlossener Kupplung K4 vom Steg auf die Feder. Das Sonnenrad wird mittels der

Bremse B2 festgehalten. Damit kontrahiert die Feder in Laufraddrehrichtung. Um für die Unterstützung

dann den Drehrichtungswechsel zu realisieren, treibt die Feder über Kupplung K3 auf das Hohlrad. Der

Steg ist durch die Bremse B1 fixiert und der Abtrieb erfolgt über das Sonnenrad und mit Kupplung K1

auf das Laufrad. Die Blockierung der Spiralfeder kann über die Verbindung mit dem Hohlrad durch
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Kupplung K3 und das Fixieren von Steg und Sonnenrad durch das Schließen von Bremse B1 und B2

erfolgen.

5.2 Konzeptvariante 2: Ravigneaux-Planetenradsatz

I II1

K1
R

S

2

1
K2

R

B

S

2

F
Gang K1 K2 B
Rekuperieren ◦ • ◦
Neutral ◦ ◦ •
Unterstützen • ◦ ◦

Abbildung 5.2: Konzeptvariante 2: Ravigneaux-Planetenradsatz

Die in Abbildung 5.2 dargestellte zweite Konzeptvariante basiert auf einem Ravigneaux-Planetenradsatz,

der zwei einfache Planetenradsätze über einen gemeinsamen Steg und ein gemeinsames Hohlrad koppelt.

Der Grund für die Erhöhung der Getriebekomplexität ist die Reduzierung der benötigten Kupplungen.

Zum Starten der Rekuperation muss lediglich die Kupplung K2 geschlossen werden, damit das Laufrad

das große Sonnenrad aus den Planetenradsatz II antreiben kann. Die Unterstützung bei gespannter Spi-

ralfeder erfolgt über das Schließen der Kupplung K1 am kleinen Sonnenrad des Planetenradsatzes I. Die

Drehrichtungsumkehr wird dabei durch ein weiteres Planetenrad zwischen kleiner Sonne (Planetenrad-

satz I) und dem Planetenrad aus dem zweiten Planetenradsatz realisiert. Die Fixierung der Spiralfeder im

gespannten Zustand wird in Abbildung 5.2 über die Bremse B am großen Sonnenrad realisiert. Mit einer

Blockierung des kleinen Sonnenrads erzielt man das gleiche Ergebnis. Der Steg ist in allen drei Gängen

fixiert und das Hohlrad ist fest mit dem Federkern der Spiralfeder verbunden.

5.3 Konzeptvariante 3: einfacher Planetenradsatz

In Anlehnung an den Abschnitt 5.1 wird auch in der dritten Konzeptvariante ein einfacher Planeten-

radsatz zu Grunde gelegt. Dabei ist bewusst darauf geachtet wurden, einen Kompromiss zwischen der

Darstellung der Übersetzungsanforderungen und einer möglichst geringen Anzahl an Kupplungen zu

finden.

Bei Rekuperation wird, unabhängig vom Umlaufrädergetriebe, über die Kupplung K1 das Laufrad direkt

mit der Spiralfeder verbunden, d. h. die Übersetzung ist genau eins. Das unkontrollierte Entspannen der

Spiralfeder bei Schaltstellung „Neutral“ wird durch die Bremse B blockiert. Der Unterstützungsvorgang

durch das Schließen der Kupplung K2 gesteuert. Dabei ist der Steg stets fixiert und das Hohlrad ist fest

mit dem Kern der Spiralfeder verbunden.
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1
K2

R

B
S

2
FK1

Gang K1 K2 B
Rekuperieren • ◦ ◦
Neutral ◦ ◦ •
Unterstützen ◦ • ◦

Abbildung 5.3: Konzeptvariante 3: einfacher Planetenradsatz

5.4 Auswahl der Konzeptvariante

Im Vergleich der verschiedenen Konzeptvarianten werden deren Stärken und Schwächen schnell erkenn-

bar:

Die Idee hinter der Variante 1 (Abbildung: 5.1), basierend auf einem einfachen Planetenradsatz, zielt

grundsätzlich auf eine einfache Darstellung der Übersetzung ab. Die priorisierte optimale Anpassung an

die Drehmoment-Drehwinkel-Kennlinie der Spiralfeder rechtfertigt den durch die Vielzahl an Kupplun-

gen und Bremsen entstehende Komplexität nicht. Der Vorteil im geringeren Bauraumbedarf des einfa-

chen Planetenradsatzes relativiert sich durch die große Anzahl an beweglichen und schaltbaren Bauteilen

mit deren aufwendige Lagerung. Zusätzlich erhöht sich die Entwicklungszeit sowie Stör– und Problem-

anfälligkeit deutlich. All jene durch die Komplexität verursachten Nachteile münden in zu hohen Kosten.

Die Unvereinbarkeit mit den in Abschnitt 1.3 formulierten Zielstellungen stellt ein Ausschlusskriterium

für die Variante 1 dar.

Die in Variante 2 (Abbildung: 5.2) deutlich vereinfachte Schaltlogik in Kombination mit dem durch den

Ravignaeux-Satz geschickt realisierten Drehrichtungswechsel bildet eine sehr gute Grundlage für eine

nachfolgende weitere Entwicklung. Nachteilig wirken sich die höheren Kosten durch den zweiten Plane-

tenradsatz aus, der zusätzlich den Bauraum für das Umlaufrädergetriebe in axialer Richtung verdoppelt.

Des Weiteren könnte sich die Lagerung der beiden radial angeordneten Wellen der kleinen und großen

Sonne auf der feststehenden Radachse als problematisch erweisen.

Mit der Variante 3 (Abbildung 5.3) wird nun ein sehr einfaches Konzept vorgestellt, dessen Vorteile

bei geringen Kosten und kleinem Bauraumbedarf liegen. Der Kompromiss bei der Anpassung an die

Drehmoment-Drehwinkel-Kennlinie der Spiralfeder muss in der Feder– und Übersetzungsauslegung be-

rücksichtigt werden.

In Bezug auf die Zielstellung in Abschnitt 1.3 und die überwiegenden Vorteile der Konzeptvariante 3

wird diese in der weiteren Entwicklung verfolgt und anschließend detailliert.

5.5 Detaillierung der Konzeptvariante

5.5.1 Aufbau

Der grundlegende Aufbau des Laufrads wird nicht geändert: Die Radnabe 3© samt Laufrad rotiert um

die feststehende Radachse 2©. Die Radachse ist von einer Seite zur Betätigung des Schaltmechanismus
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hohlgebohrt. Fest mit der Radachse verbunden wird das Federhaus 4© und die Drehmomentabstützung

der Radachse an der Vorderradgabel 1©.

Zur Rotation des Federkerns 5© ist dieser einerseits im Federhaus 4© und andererseits in der Radnabe 3©
gelagert. Diese Lagerung muss v. a. die Axialkräfte, resultierend aus dem Schließen der Kegelkupplung

K1 und die Radialkräfte aus der Verzahnung des Umlaufrädergetriebes, aufnehmen. Der Außenteil der

Kegelkupplung sowie das Hohlrad 6© sind dazu und zur Drehmomentübertragung fest mit dem Feder-

kern 4© verbunden.

Die Ringplaneten 7© stehen im permanenten Eingriff mit der Verzahnung des Hohlrads 6© und des

als Ritzelwelle ausgeführten Sonnenrads 8©. Die Rotation der Planetenbolzen 10© um die Bolzenachse

sowie um die Radachse wird durch einen Presssitz im Federhaus 4© vollständig blockiert. Das Federhaus

übernimmt damit die Funktion einer Wange des Planetenträgers.

In der gegenüberliegenden Wange 11©, welche durch Streben und die Planetenbolzen 10© mit dem Feder-

haus 4© verbunden ist, wird der Außenring des Sperrklinkenfreilauf integriert, der die Bremse B darstellt.

In den Schaltstellungen Rekuperieren und Neutral sind die auf der axial verschiebbaren Sonnenwelle 8©
gelagerten Sperrklinken permanent im Freilaufaußenring positioniert. Dies wird durch die Axialkraft

der Tellerfeder 9© sichergestellt, welche die Sonnenwelle stets gegen den Anschlag im Freilaufaußen-

ring drückt. Die Verzahnung des Sonnenrads ist demnach um den Weg der Verschiebung breiter als die

Planeten 7© ausgeführt. Somit ist stets sichergestellt, dass sich die Spiralfeder nicht unkontrolliert ent-

spannen kann. Durch die Übersetzung des Umlaufrädergetriebes wird der Freilauf außerdem nur mit

einem Teil des Federdrehmoments belastet.

4

6

7

10

8

9

5

3

11

12

13

2

1

Abbildung 5.4: Detailliertes Konzept des Federantriebs

Das Schiebestück 12© stellt das zentrale Schaltelement im Federantrieb dar. Durch die axiale Beweg-

lichkeit innerhalb der axialen Zahnkupplung, welche die Verbindung zur Radnabe 3© darstellt, können
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Rekuperations– und Unterstützungsvorgänge gesteuert werden. Dazu ist in das Schiebestück einerseits

der Innenteil der Kegelkupplung und andererseits die Kupplungshälfte für die radiale Zahnkupplung zur

Sonnenwelle 8© integriert. Die radiale Zahnkupplung besitzt dabei die Funktion eines Zahnscheiben-

freilauf mit unterschiedlichen Flankenwinkeln von linker und rechter Zahnflanke. Die steile Zahnflanke

dient zur Übertragung des Drehmoments und durch die flache Zahnflanke wird die Funktion der Überho-

lungskupplung realisiert, womit eine automatische Entkopplung der Spiralfeder vom Antrieb bezweckt

wird, wenn diese ihre Endposition erreicht hat. Die Steuerung der Bewegung des Schiebestücks erfolgt

über ein Axiallager mit der sich innerhalb der hohlgebohrten Radachse 2© befindenden Schaltstange 13©.

Bei mechanischer Betätigungskraftübertragung wird die Schaltstange entweder über einen sehr kurzen

Seilzug mit einer am Ende der Radachse aufgeschraubten Seilrolle verbunden und führt damit nur eine

translatorische Bewegung aus. Die Übersetzung wird durch das Radienverhältnis der Seilrollen mit Ver-

bindung zur Schaltstange und zur Betätigung am Lenker gesteuert. Die Seilrolle muss dabei tangential

mit der Radachse verbunden werden. Die andere Möglichkeit besteht in einer direkten axialen Verbin-

dung mit der Seilrolle. Dabei wird die Schaltstange bei Betätigung ausschließlich rotatorisch bewegt. Um

dennoch eine axial Bewegung des Schiebestücks zu erreichen, wird dieses in einer auf der Schaltstange

eingefrästen Nut entlang einer Helix geführt. Durch die Steigung der Helix und den Radius der Seilrolle

ist die Übersetzung einstellbar.

In der hydraulischen Ausführung wird die Schaltstange mit einem Kolben außerhalb der Radachse ver-

schraubt, um bei Demontage des Laufrades das Hydrauliksystem nicht zu öffnen. Über den Kolben-

durchmesser lässt sich demnach die Übersetzung der Betätigung einstellen.

Sollte die Betätigung durch einen Hebel gekoppelt mit dem Bremssystem erfolgen, so kann der Über-

gang von Rekuperation zur Reibungsbremse entweder wegabhängig oder beim hydraulischen System

druckabhängig erfolgen. Die Einstellung bei der Wegbegrenzung kann durch die Position eines An-

schlags variiert werden. Bei der druckabhängigen Schaltung ist die Einstellung durch einen Druckregler

möglich.

5.5.2 Schaltprinzip

Durch die primäre Zugbelastung von Seilzügen wird der Rekuperationsvorgang eingeleitet, indem

durch die Schaltstange 13© das Schiebestück 12© in die Kegelkupplung gezogen wird. Den Verlauf der

Drehmomentübertragung von der Radnabe bis zur Spiralfeder stellt die Abbildung 5.5 dar.

Die Verbindung zwischen Schiebestück und Sonnenwelle 8©, also die radiale Zahnkupplung, ist ge-

trennt, da der Verschiebeweg der Sonnenwelle durch den Anschlag an der Wange 11© des Planetenträgers

begrenzt wird. Damit stehen sich Innen– und Außenring des Freilaufs direkt gegenüber. Der Aufzug des

Federkerns ist damit nur möglich, weil der Freilauf gerade bei dieser Drehrichtung geöffnet ist. Durch

das typische Freilauf–„Tickern“ erhält der Benutzer beim aufziehen der Spiralfeder ein akustisches Si-

gnal.

SpiralfederFederkernSchiebestück
Kegel-

kupplung
Radnabe

axiale

Zahnkupplung
Laufrad

Abbildung 5.5: Schema Drehmomentübertragung bei Rekuperation
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Das Beenden des Rekuperationsvorgangs erfolgt durch Öffnen bzw. Durchrutschen der Kegelkupplung.

Die Kegelkupplung schützt damit bei vollständig kontrahierter Spiralfeder vor Überlastung. Das Öffnen

der Kegelkupplung funktioniert über die Axialkraft einer sich in der Radachse befindenden, auf Druck

belasteten Schraubenfeder. Dabei würde sich die Drehrichtung der Spiralfeder durch ihr Drehmoment än-

dern und schlagartig entspannen. Genau diese Drehrichtung wird jedoch vom Freilauf gesperrt, d. h. der

Freilauf wirkt als Rücklaufsperre gegen unkontrolliertes Entspannen der Spiralfeder. Das Drehmoment

der Spiralfeder wird also vom Federkern über das Umlaufrädergetriebe zur Sonnenwelle übertragen, die

sich im Freilaufaußenring abstützt. Der Freilaufaußenring wird wie im Abschnitt 5.5.1 beschrieben über

Planetenträger und Federhaus auf der festen Radachse festgehalten. Somit ist mehrfach Rekuperieren

hintereinander möglich, solange die Kapazitätsgrenze der Feder nicht erreicht wurde.

Gabel
Rad-
achse

Drehmoment-

stütze

Feder-
haus

Planeten-
träger

Umlaufräder-
getriebe

Frei-

lauf

Spiral-
feder

Abbildung 5.6: Schema Drehmomentübertragung im Leerlauf

Ist nach Kontraktion der Spiralfeder ein Unterstützungsvorgang gewünscht, so wird durch die Schalt-

stange 13© das Schiebestück 12© in Richtung der Sonnenwelle 8© gedrückt. Dabei schließt sich die radiale

Zahnkupplung. Der Freilauf sperrt jedoch solange die Rotation bis der Freilaufinnenring vollständig ge-

gen die Kraft der Tellerfeder aus dem Außenring geschoben wurde. Da der Zahnflankenwinkel kleiner

als 90° ist, wird die Bewegung des Laufrades nicht blockiert. Durch die Rotation des Laufrades resultiert

an den schrägen Zahnflanke eine Axialkraft die der Federkraft entgegenwirkt und somit das Herausschie-

ben der Sonnenwelle aus dem Freilauf begünstigt. Eine Rotation des Laufrads ist aber nicht zwingend

erforderlich. Sobald die Sonnenwelle den Freilauf verlassen hat, wird das Federdrehmoment wie in Ab-

bildung 5.7 dargestellt auf das Laufrad freigegeben.

Laufrad
Rad-
nabe

Schiebe-
stück

axiale

Zahnkupplung

Umlaufräder-
getriebe

radiale

Zahnkupplung

Spiral-
feder

Abbildung 5.7: Schema Drehmomentübertragung bei Unterstützung

Sollte der Unterstützungsvorgang beendet werden, so wird die Sonnenwelle durch die Kraft der Teller-

feder automatische in den Freilauf zurück geschoben und blockiert das weitere Abwickeln der Feder.

Sollte die Spiralfeder noch vor Ende der gewünschten Unterstützung vollständig entspannt sein, so wirkt

die radiale Zahnkupplung, wie bereits in Abschnitt 5.5.1 erwähnt, als Freilaufkupplung indem die Zahn-

scheiben durch den sehr flachen Flankenwinkel übereinander hinweg rutschen.

Bei hydraulischer Kraftübertragung erfolgt die Ansteuerung durch die primäre Druckbelastung in um-

gekehrter Richtung als bei der mechanischen Kraftübertragung. Dazu muss ausschließlich die Seite für

die Bohrung in der Radachse getauscht werden, sodass die Bohrung auf der Seite liegt, auf welcher das

Federhaus befestigt ist. Eine weitere Möglichkeit bestände darin, den ganzen Federantrieb bis auf die

Bohrung zu spiegeln. Durch die Rotationssymmetrie ist das kein Problem.
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6 Entwurfsrechnung

6.1 Betrachtung der Fahrrad–Längsdynamik

Das auszulegende Antriebs– und Bremsmoment wird durch das Haftmoment am Vorderrad begrenzt.

Nach der vereinfachten Annahme der COULOMB’schen Reibung wird das Haftmoment maßgeblich von

der dynamischen Achslastverlagerung, respektive der resultierenden Normalkraft, und dem Reibbeiwert

beeinflusst.

Den Ansatz für die Herleitung der dynamischen Achslastverlagerung bildet das Momentengleichgewicht,

das aus dem einfachen längsdynamischen Modell in Abbildung 6.1 entwickelt wird.
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Abbildung 6.1: Fahrrad–Längsdynamikmodell [34]

x
B: −mglh + FNvl +mẍh = 0 (6.1)

Das Momentengleichgewicht um
x
B aus Gleichung (6.1) wird nach der Normalkraft am Radaufstands-

punkt des Vorderrads FNv umgestellt. Dabei ersetzt man die Länge zwischen Schwerpunkt und Radauf-

standspunkt vom Hinterrad durch lh = l − lv.

FNv =
m

l

[
g(l − lv)− ẍh

]
(6.2)

Dazu werden Kenngrößen eingeführt: Zum einen die radstandsbezogene Schwerpunkthöhe χ = h
l und

das Längenverhältnis ψ = lv
l .

FNv = m

[
g(1− ψ)− ẍχ

]
(6.3)
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6.1.1 Verzögerung

Im nächsten Schritt wird die Abbremsung Z, das Verhältnis aus Beschleunigung bzw. Verzögerung und

der Erdbeschleunigung Z = ẍ
g eingeführt. Die Normalkraft in der Gleichung der Haftreibung nach

COULOMB FRv = µ · FNv wird durch die Gleichung (6.3) ersetzt:

FRv = µmg

[
(1− ψ)− Zχ

]
(6.4)

Die bereits eingeführte Abbremsung Z spiegelt auch das Verhältnis von Bremskraft und Gewichtskraft

wieder:

FRv = µmg

[
(1− ψ)− Fbv + Fbh

mg︸ ︷︷ ︸
Z

χ

]
(6.5)

Durch die Positionierung des Federantriebs im Vorderrad werden in der folgenden Berechnung aus-

schließlich Antriebs– und Bremskräfte am Vorderrad berücksichtigt. Die Tangentialkräfte am Hinterrad

werden damit als Null angenommen. Des Weiteren wird eine vollständige Ausnutzung der vorhanden

Haftreibung angenommen und damit ist FRv = Fbv. Im Fall von ẍ < 0 ist demzufolge Z < 0. Daraus

folgt:

Fbv = µ

[
mg(1− ψ) + Fbvχ

]
(6.6)

Durch Auflösen der Gleichung (6.6) nach Fbv erhält man eine explizite Gleichung für die Bremskraft:

Fbv =
µmg(1− ψ)

1− µχ
(6.7)

Über den Radhalbmesser r erfolgt die Berechnung des maximalen Bremsmoments, welches durch den

Sicherheitsfaktor S auf das zulässige Bremsmoment reduziert wird, da S = Mbv
Mbvzul

gilt:

Mbvzul =
1

S
· µmgr(1− ψ)

1− µχ
(6.8)

Nach den Anforderungen aus Tabelle 4.1 (µ = 0, 6;S = 1, 2 und r = 336 mm . . . 358 mm) ergibt sich

für die schlechteste Kombination, d. h. niedrige Schwerpunkthöhe und langer Radstand, gemittelt über

den Radhalbmessern ein zulässiges Bremsmoment von 94 N m.

Durch den im Vergleich zum Radstand hoch liegenden Schwerpunkt muss bei hohem Reibbeiwert über-

prüft werden, dass das durch die Reibkraft mögliche Bremsmoment das Moment, resultierend aus der

Normalkraft am Hinterrad und deren Abstand lv zum Radaufstandpunkt, nicht aufhebt. Zur Überprüfung

dient das Momentengleichgewicht um den Radaufstandspunkt des Vorderrads (siehe Abbildung 6.1):

x
A: mglv +mẍh = 0 (6.9)

Nach dem NEWTON’schem Axiom und da ẍ < 0 lässt sich die Beschleunigung ausdrücken als: ẍ =

−Fbv
m . Die Beschleunigung in Gleichung (6.9) ersetzt und nach der Bremskraft Fbv umgestellt, ergibt:
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Fbv =
mglv
h

= mg · ψ
χ

(6.10)

Unter Einbezug des Radhalbmessers r und der Sicherheit S ergibt sich das zulässige Bremsmoment wie

folgt:

Mbvzul =
1

S
·mgr · ψ

χ
(6.11)

Mit Einsetzen der gegebenen Werte (µ = 0, 6;S = 1, 2 und r = 336 mm . . . 358 mm) unter Betrachtung

der schlechtesten Kombination von Radstand und Schwerpunkthöhe, d. h. l = 1 m und h = 1,1 m, ergibt

sich gemittelt über den Radhalbmessern ein maximal zulässiges Bremsmoment von 194 N m.

Da das Haftmoment bei niedrigen Reibbeiwerten kleiner als das Überschlagsmoment bei hohen Reib-

beiwerten ist, wird das zulässige Bremsmoment auf 94 N m begrenzt.

6.1.2 Beschleunigung

Der Ansatz ist analog zur Verzögerungsbetrachtung, sodass aus dem Momentengleichgewicht um
x
B

aus Gleichung (6.1) die Normalkraft FNv aus Gleichung (6.3) ermittelbar ist. Die mit Z bezeichnete

Abbremsung gilt auch bei ẍ > 0. Demzufolge ist FRv = Fav und damit folgt:

Fav = µmg

[
(1− ψ)− Fav

mg︸︷︷︸
Z

χ

]
(6.12)

Die Ermittlung des zulässigen Beschleunigungsmoments wird analog zu Abschnitt 6.1.1 über

Mavzul =
1

S
· µmgr(1− ψ)

1 + µχ
(6.13)

geführt. Unter Betrachtung der schlechtesten Kombination, hoher Schwerpunkt und kurzer Radstand,

ergibt sich mit µ = 0, 6;S = 1, 2 und r = 336 mm . . . 358 mm gemittelt über den Radhalbmessern ein

maximal zulässiges Antriebsmoment von 26 N m.

6.2 Spiralfederentwurf

Das Ziel des Spiralfederentwurfs ist nicht, sich durch eine anschließende Nachrechnung auf die errech-

neten und gewählten Dimensionen festzulegen, sondern ein Gefühl für die notwendigen Abmessungen

und die erforderliche Übersetzung zu erhalten. Die Berechnung folgt den von MEISSNER UND WANKE

[25] und GROSS [14] vorgestellten Berechnungsgleichungen für die Kontraktion der Spiralfeder.

Die Breite wird überschlägig 10 mm schmaler als das Nabenbreite gewählt und bleibt innerhalb der Ent-

wurfsrechnung konstant. Vorherige Überlegungen einer linearen Funktion der Breite entlang der Spei-

chenneigung waren aus konstruktiven Gründen nicht zielführend. Das maximale Federdrehmoment wird

aus dem Abschnitt 6.1.1 mit MFzul94 N m übernommen.
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Die Bestimmung des Umdrehungsmaximums wurde bereits in Gleichung (3.1) vorgestellt und ist aus-

schließlich von dem Verhältnis rK
rH

abhängig. Nach den von MEISSNER, SCHORCHT UND WANKE [24]

aufgeführten Richtwerten soll rh = (3 . . . 4)rK eingehalten werden. Zur Untersuchung des Einflusses

dieses Radienverhältnisses wurden in einem ersten Entwurfsgang beide Radien variabel angenommen. Es

zeigte sich, dass durch das festgelegte maximale Federdrehmoment nach den Berechnungsgleichungen

lediglich Auswirkung auf die Gesamtwindungszahl bestehen. Mit größerem Abstand zwischen Feder-

kern und Federhaus können mehr Windungen untergebracht werden, wodurch auch die Umdrehungszahl

steigt. Im weiteren Verlauf der Berechnung wird demzufolge das Radienverhältnis mit rh = 4rK festge-

legt. Damit folgt aus Gleichung (3.1):

rϑ(rk) =

√
34

2
rK ≈ 2, 915rk (6.14)

Es lassen sich nun die Windungszahlen in den Zuständen 1, alle Windungen liegen im Federhaus, und 2,

vollständige Kontraktion, als Funtkion von rk und der Federblattstärke h bestimmen:

ϑ1(rK , h) =
1

h
(rH − rϑ(rK)) (6.15)

ϑ2(rK , h) =
1

h
(rϑ(rK)− rK) (6.16)

Aus der Differenz der Windungszahlen von den Zuständen 1 und 2 lässt sich die Gesamtumdrehungszahl

durch Φ(rK , h) = ϑ2(rK , h)− ϑ1(rK , h) bestimmen. Außerdem kann über die Windungszahl in jedem

beliebigen Zustand die wirksame Länge lw durch

li(rK , h) = π(rϑ + rK)ϑ2 = π(rH + rϑ)ϑ1 (6.17)

lw(rK , h) = li(rK , h) + 2πrK (6.18)

berechnet werden. Bei der Berechnung des Federdrehmoments benötigt man die Anzahl der freien Win-

dungen ϑf . Nach SANDER UND LOESKE [31] kann mit

ϑ′f (rK , h) =
rϑϑ2
2rH

(6.19)

in annähernder Übereinstimmung zum praktischen Drehmoment gerechnet werden. Das maximale Fe-

derdrehmoment errechnet sich damit ausgehend vom Satz von CASTIGLIANO ϕ = MF lw
EI mit I = bh3

12

und ϕ = 2πϑ′ = 2π(ϑ2 − ϑ′f ) über:

MF2(rK , h) =
πEbh3ϑ′(rK , h)

6lw(rK , h)
(6.20)

Zur Eingrenzung von rK und h werden nun die weiteren, bereits erwähnten, Richtwerte für den Feder-

entwurf herangezogen und als Funktionen rK(h) umgeschrieben.

Es ergibt sich der straffierte Bereich in Abbildung 6.2, indem alle empfohlenen Richtwerte eingehalten

werden. Es zeigt sich, dass die Kurve des zulässigen Drehmoments im Intervall [ bh = 30; bh = 15]

nicht in diesem Bereich verläuft. Aus diesem Grund erfolgt für den Entwurf ein Abweichen von den



6.2. SPIRALFEDERENTWURF 72

Φ = 4

Φ = 10

rK
h

= 15

rh
h

= 70

rh
h

=
12

0

M
F
z
u
l

2 2.5 3 3.5 4
10

20

30

40

50

60

Federblattstärke h in [mm]

Fe
de

rk
er

nr
ad

iu
s
r K

in
[m

m
]

Abbildung 6.2: Richtwerte für die Spiralfeder

Empfehlungen für die maximale Windungszahl und der rh
h = 120–Linie. Es ist unter Aspekten des

notwendigen Bauraums im Federkern sinnvoller den Federkernradius nach dem benötigten Durchmesser

vom Hohlrad des Umlaufrädergetriebes zu wählen. Dazu wird zunächst der als linear berechnete Verlauf

des Federdrehmoments beim Kontrahieren der Spiralfeder durch das Federdrehmoment zu Beginn der

Kontraktion nach

MF1(rK , h) =
(ϑ′(rK , h)− Φ(rK , h))MF2(rK , h)

ϑ′(rK , h)
(6.21)

bestimmt. Um die Drehmomentverhältnisse im Unstützungsvorgang erfassen zu können, muss die Rei-

bung zwischen den Windungen berücksichtigt werden. Als Annahme für die weitere Berechnung wurde

für den Reibbeiwert µ = 0, 15 gewählt. Das entspricht genau der Mitte des in Tabelle 4.4 für µ angege-

benen Bereiches.

MFan = MF
1− µ
1 + µ

(6.22)

Mit Gleichung (6.22) lassen sich nun Anhaltswerte für das Drehmoment im Unterstützungsvorgang ent-

nehmen.

Die Abschätzung des Federkernradius erfolgt nun über die notwendigen Durchmesserverhältnisse die

zur Darstellung der Standgetriebeübersetzung iS des Planetengetriebes benötigt werden. Dazu wird ein

Modul der Verzahnung von mn = 1 mm und eine Sonnenradzähnezahl von z1 = 19 angenommen. Das

minimale Unterstützungsmoment wird durch die Anforderungsliste mit 5 N m vorgegeben. Die nach der

längsdynamischen Untersuchung ermittelten 26 N m als maximales Unterstützungsmoment werden auf

20 N m reduziert. Nach der Berechnung über

iS =
z2

1
=

MFan2

Manmax

= 3, 474 (6.23)
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wird iS = 3, 5 gewählt. Damit ergibt sich die Zähnezahl des Hohlrads durch z2 = iS · z1 = 66, 5, ge-

wählt z2 = 67 und über den Modul der Durchmesser des Hohlrads mit d2 = mn · z2 = 67 mm. Da noch

Materialstärken für das Hohlrad und den Federkern vorzusehen sind, wird ein Federkerndurchmesser für

die Spiralfeder von 75 mm angenommen.

Über dem gewählten Kernradius können nun beispielhaft die Kenngrößen der Spiralfeder, wie in Tabelle

6.1 dargestellt, von der Version für Felgenbremsen berechnet werden. Nach der Grundgleichung der

Arbeit W =
∫
Mdϕ kann über den linearen Verlauf des Unterstützungsmoments die nutzbare Energie

und den linearen Verlauf des Rekuperationsmoments die speicherbare Energie berechnet werden.

Die Version für Scheibenbremsen muss trotz geringerer Breite die gleichen Bedingungen des Drehmo-

ments erfüllen. Dazu soll die Geometrie der Spiralfeder bis auf die Federbandstärke unverändert bleiben.

Die Berechnung erfolgt analog zum Entwurf der Version mit Felgenbremse mit den Ergebnissen in Ta-

belle 6.1.

Tabelle 6.1: Ergebnisse des Spiralfederentwurfs
Version

Felgenbremse Scheibenbremse
Geometrie

Breite b 60 mm 48 mm
Federkerndurchmesser dK 75 mm
Federhausdurchmesser dH 300 mm
d2 218,7 mm
Federblattstärke h 2,2 mm 2,4 mm

Windungen und Umdrehungen
ϑ1(rK , h) 18,5 16,9
ϑ2(rK , h) 32,7 29,9
φ(rK , h) 14,2 13

Längen
li(rK , h) 15,06 m 13,81 m
lw(rK , h) 15,3 m 14,04 m

Drehmomente
I(h) 53,24 mm4 55,3 mm4

MFzul(rK , h) 93,5 N m 97 N m
MF1(rK , h) 37,5 N m 32,4 N m
Manmax(rK , h) 20 N m
Manmin(rK , h) 8 N m 7 N m

σmax(rK , h) 1932 N
mm2 2105 N

mm2

Energie
speicherbare Energie 5,83 kJ 5,27 kJ
nutzbare Energie 4,33 kJ 3,81 kJ

Das Erzeugen eines den Anforderungen an den Fahrradbetrieb entsprechenden Drehmoments stellt kei-

ne Schwierigkeit dar. Vielmehr wird die Masse der Feder zum Problem, was bereits bei Betrachtung der

Federbandlänge von 15 m bei der Version mit Felgenbremse und 14 m bei der Version mit Scheibenbrem-

se, erahnt werden kann. Die Bestimmung der Masse über das Volumen des Federbands mit der Dichte
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von Stahl ρ = 7,87 g
cm3 ergibt für die Version für Felgenbremsen 15,6 kg und die für Scheibenbremsen

12,5 kg. Selbst eine Verringerung dieses Verhältnisses rH
rK

= 3 bringt keine deutliche Verbesserung.
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7 Fazit

Es wurde gezeigt, wie ein Mechanismus aussehen könnte, um eine Spiralfeder als Energiespeicher in

das Fahrrad zu integrieren. Auch wenn die Art der Betätigung vom Fahrer jetzt noch nicht explizit fest-

gelegt worden ist, so wurden mehrere Möglichkeiten genannt wie diese umzusetzen wäre. Aspekte die

besondere Aufmerksamkeit bei der Dimensionierung des Schaltmechanismus verlangen sind:

• die Abstimmung der Kegelkupplung auf die Spiralfeder in Bezug auf den variablen Gleitreib-

wert und den Unterschied zwischen Haft– und Gleitreibbeiwert. Dabei soll einerseits das maxima-

le Drehmoment der Spiralfeder voll ausgeschöpft werden, andererseits das Federende aber nicht

überlastet werden. Es sind entsprechende Analysen zur maximal zulässigen Belastung des Fede-

rendes notwendig.

• das Zusammenspiel zwischen Sperrklinkenfreilauf, Tellerfeder, radialer Zahnkupplung und Be-

tätigungskraft. Die Federkraft muss so ausgelegt werden, dass etwaige Reibungskräfte innerhalb

des Freilaufs unter Last überwunden werden. Gleichzeitig ist auf eine Einhaltung der zulässigen

Betätigungskraft zu achten. Es sollte überprüft werden, ob die Sperrklinken wieder in den Frei-

laufaußenring zurück verschoben werden können oder ob an dem Außenring eine Fase notwendig

ist. Für die radiale Zahnkupplung sollte der Verschleiß beim Überrutschen der Zähne beobachtet

werden.

Der Punkt, welcher letztendlich die Untauglichkeit der Spiralfeder für die Energiespeicherung im Fahr-

rad belegt, ist deren Masse. Es wäre denkbar nun Überlegungen anzustreben, einen anderen Werkstoff

z. B. kohlenstofffaserverstärkten Kunststoff zu wählen. Die deutlich niedrigere Dichte bringt große Vor-

teile, welche aber durch die Reduzierung des E–Moduls zum Teil wieder aufgehoben werden.Davon ab-

gesehen wären die Kosten deutlich höher, wobei bereits bei der Stahlfeder die Kosten schwer abschätzbar

sind.

Beim Revue passieren der Motivation aus Abschnitt 1.1 mit dieser Erkenntnis ist zu sagen, dass der

Federantrieb für Fahrräder keinen Mehrwert gegenüber den bereits existierenden Rekuperations– bzw.

Hilfsantriebssystemen bietet. Es konnte zwar ein Konzept vorgestellt werden, welches die Machbarkeit

eines solchen Federantriebs darstellt, jedoch konnte das primäre Ziel einer geringeren Masse im Ver-

gleich zu bestehenden Hilfsantrieben nicht erreicht werden. Die Masse der Spiralfeder sowie deren vo-

lumenbezogene Speicherkapazität von etwa 400 J
kg kann mit modernen Lithium–Ionen–Akkumulatoren

mit mittlerweile um 150 Wh
kg (entspricht 540 kJ

kg ) nicht mithalten. Auch die als niedriger angenommen

Umwandlungsverluste können die diesen eklatanten Nachteil nicht ausgleichen.
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