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Kurzfassung

Herkömmliche Fahrzeugarchitekturen bieten in Hinblick auf die Erfüllung der
teils mit Zielkonflikten behafteten Entwicklungsziele nur wenig Spielraum für
umfassende Optimierungsmaßnahmen. Aus diesem Grund ist die Erforschung
innovativer Fahrzeugkonzepte als ein fester Bestandteil in den Strategiezielen al-
ler Automobilhersteller verankert. Ein radikaler Ansatz, der in den letzten Jahren
für viel Aufsehen gesorgt hat, integriert alle Antriebs- und Fahrwerkskomponen-
ten in die Radbaugruppe und ermöglicht dadurch die radindividuelle Steuerung
aller Bewegungsfreiheitsgrade des Rades. Die kinematische Entkoppelung der
Räder bringt einerseits eine Reihe von funktionellen Vorteilen und gestalteri-
schen Freiheiten mit sich, wirft aber andererseits auch neue Fragestellungen auf,
die in bisherigen Forschungsarbeiten noch nicht vollständig beantwortet wurden.
Insbesondere die Entwicklung von Sicherheitsstrategien im Fehlerfall eines Ak-
tors, die Analyse der Auswirkungen erhöhter Radmassen auf den Fahrkomfort
oder auch der Entwurf einer Fahrdynamikregelung mit dem Ziel einer zweckmä-
ßigen Allokation der Stellgrößen auf die verfügbaren Systeme stellen die Fahr-
zeughersteller vor große Herausforderungen.

Die vorliegende Dissertation befasst sich mit der fahrdynamischen Analyse rad-
selektiv eingreifender Fahrdynamikregelsysteme. Es werden Werkzeuge und Re-
gelalgorithmen vorgestellt, mit welchen die Vielzahl an Kombinationsmöglichkei-
ten schnell und einfach untereinander verglichen werden können. Die auf einer
Online-Optimierung basierende Methode zur Allokation der Stellgrößen ist hier-
bei ein besonders wertvolles Instrument zur Bewertung der verschiedenen Fahr-
zeugkonfigurationen. Unter Berücksichtigung der getroffenen Annahmen und Er-
gebnisse kann im Rahmen der Arbeit eine Empfehlung für eine vielversprechen-
de aktorische Ausstattung eines elektromechanischen Corner-Moduls abgegeben
werden.
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Abstract

A conventional vehicle design offers little room for optimisation measures in
terms of fulfilling the development targets, which in turn are lumbered with tar-
get conflicts. Therefore, research into innovative vehicle concepts is an inherent
part of the strategic targets of all automotive manufacturers. The integration of
all drive and suspension components into the component assembly of the wheel
is a radical approach, which caused quite a stir in recent years. It allows for the
control of all the degrees of free movement of the individual wheel. The kinematic
uncoupling of the wheels on the one hand offers a host of functional advanta-
ges and design opportunities, on the other hand is connected to new questions,
which until now research has not be able to answer. In particular these are the
development of safety strategies in the case of a malfunction of an actuator; the
analysis of the results of increased wheel weights onto the driving comfort; or
the design of an appropriate road handling control, all of which present huge
challenges for the vehicle manufacturers.

The present thesis presents the analysis of the drive dynamics of wheel indi-
vidual road handling control systems. It presents tools and control algorithms
that simply and quickly compare with each other the multitude of possible com-
binations. This method, based on an online optimisation for the allocation of
the variables, is a particularly valuable tool for the evaluation of the different
vehicle configurations. Based on the framework of the assumptions made and
the results achieved, the present work is able to give a recommendation for a
promising configuration of an electro-mechanic corner module.
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a . . . eine skalare Größe,
a . . . einen n× 1-Vektor und
A . . . eine n×m-Matrix

wobei sowohl n als auch m beliebige Dimensionen annehmen können. Die Indi-
zierung eines Formelzeichens X wird nach folgendem Schema festgelegt:

1

4

X
3
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Die vier Indizes haben folgende Bedeutung:

1 . . . Gibt das Bezugssystem an, in dem die Variable definiert ist. Ein fehlender
Index weist auf die Darstellung im Referenzsystem hin. Die in dieser Arbeit
verwendeten Koordinatensysteme sind in Anhang A.1 definiert.

2 . . . Kennzeichnet einen freien Index zur Zuordnung der Variable, z.B. vl für
vorne links.

3 . . . Exponent, Transpositionszeichen T , Inversionszeichen −1 oder eine Kenn-
zeichnung weiterer Eigenschaften, z.B.

xsoll ... Sollgröße,
xist ... Istgröße,
xSP ... Eigenschaft im Fahrzeugschwerpunkt

4 . . . Zeichen für Ableitung, Tilde, Dach, etc.

Häufig vorkommende Indizes

Indizes Bedeutung

A . . . Aufbau
aktiv . . . Aktiv
ext . . . Extern
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R̂β . . . Sollgrößenkennfeld des Schwimmwinkels
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ÛFy , ÛMz . . . Steuerungskennfelder
v . . . Vektor der translatorischen Geschwindigkeit
w . . . Verschiebevektor der horizontalen Radbewegung
W . . . Gewichtungsmatrix
x . . . Zustandsvektor
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5.6.1 Fehlfunktion des elektrischen Radnabenmotors . . . . . . 99

5.6.2 Fehlfunktion des Lenksystems . . . . . . . . . . . . . . . . 100

5.7 Zusammenfassung . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 102

6 Einsatzpotentiale in Fahrerassistenzsystemen 105

6.1 Einleitung . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 105

6.2 Effizienzbewertung und Auswahl eines FAS . . . . . . . . . . . . 107

6.3 Funktionsweise eines Ausweichassistenten . . . . . . . . . . . . . 109

6.4 Modell zur Bestimmung des letztmöglichen Eingriffszeitpunktes . 110
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1
Einleitung

Über viele Jahrhunderte hinweg wurde die Muskelkraft von Nutztieren einge-
setzt, um die für die Erfüllung von Transportaufgaben notwendige Antriebsleis-
tung aufzubringen. Ein wesentliches Merkmal der Fortbewegungsmittel dieser
Zeit war die strikte Trennung von Fahrzeug und Antrieb, die in Kombination mit
der geringen Leistungsdichte zu großvolumigen Gespannen mit geringer Trans-
portleistung führte. Die Integration des maschinellen Antriebs in das Fahrzeug
war ein evolutionärer Schritt in der Entwicklung der Mobilität [MBBB10], vgl.
Abbildung 1.1. Durch den Einsatz von Arbeitskraftmaschinen konnten größe-
re Distanzen in kürzerer Zeit und wesentlich komfortabler zurückgelegt werden,
was wiederum dazu führte, dass auch das Bedürfnis nach individueller Mobili-
tät stetig zunahm. Die Art und Weise der Bereitstellung der Antriebsleistung
dominiert seitdem das Aussehen und die Konstruktion der Fahrzeuge. Die dies-
bezüglichen technischen Herausforderungen machten es zunächst notwendig die
Antriebseinheit ins Zentrum der Entwicklung zu stellen. Im Laufe der Jahr-
zehnte haben sich die Rahmenbedingungen und damit auch die Zielsetzungen
in der Automobilentwicklung jedoch verändert, sodass im Entwicklungsprozess
moderner Personenkraftwagen nicht mehr die Konstruktion von Einzelbauteilen
im Mittelpunkt steht, sondern die Erfüllung der Bedürfnisse und Anforderun-
gen der Passagiere [Fia06]. Dazu zählen in erster Linie neben der ergonomischen
Gestaltung des Innenraums, die Insassensicherheit, der Reisekomfort und in Zei-
ten zunehmender Energiekosten auch die Gesamteffizienz des Fahrzeugs. Trotz
des Einsatzes hochwertiger Materialien und neuartiger Technologien bestehen
bei Fahrzeugen mit aufbauseitiger Antriebseinheit eine Reihe von Zielkonflikten,
die eine gleichzeitige Optimierung aller Anforderungen nur begrenzt zulassen.

1
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Die Integration aller Antriebs- und Fahrwerksteile in die Radbaugruppe stellt in
diesem Zusammenhang den nächsten evolutionären Schritt in der Entwicklung
der Fahrzeuge1 dar.

Die vorliegende Dissertation befasst sich mit den Möglichkeiten und den Her-
ausforderungen, die sich im Zuge dieser weitreichenden Änderung der Fahrzeug-
architektur ergeben. Auf Basis fahrdynamischer Analysen des Gesamtsystems
sollen Empfehlungen für die Auswahl der Aktorik erarbeitet sowie die Poten-
tiale hinsichtlich einer Verbesserung des Fahrkomforts und der Fahrsicherheit
unter der Prämisse minimalen Energiebedarfs und maximaler Kundenakzeptanz
ermittelt werden.

Mechatronischer-
Antrieb

Muskelkraft-
Antrieb

Mechanischer-
Antrieb

Abbildung 1.1: Evolution der Mobilität [MBBB10]

1.1 Motivation

1.1.1 Übergang von konventionellen zu mechatronischen
Radmodulen

Der Fahrerwunsch2 definiert sich in einer Vorgabe der Fahrtrichtung und der
Fahrgeschwindigkeit und wird durch die Bedienung der Steuerelemente am Fahrer-
platz festgelegt. Dabei dienen das Gaspedal und das Bremspedal, oder allgemei-
ner die Beschleunigungs- und Verzögerungseinheit, zur Umsetzung der längs-
dynamischen Vorgaben. Zur Steuerung der Querdynamik steht zusätzlich eine
Lenkvorrichtung zur Verfügung. Die Umsetzung der Fahrereingaben erfolgt in
der Radaufhängung, die als Bindeglied zwischen Fahrbahn und Fahrzeug alle
1Die Verwendung des weitreichenden Begriffs Fahrzeug bezieht sich im Folgenden ausschließlich
auf Personenkraftwagen.

2Der Fahrer wird des Weiteren als geschlechtsneutraler Begriff aufgefasst.
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Abbildung 1.2: Prinzipdarstellung von Radaufhängungen
(a) Kinematik einer konventionellen Einzelradaufhängung [Mat07], (b) Radbaugruppe eines

elektromechanischen Corner-Moduls

Kräfte und Momente, welche die dreidimensionale Bewegung des Fahrzeugs im
Raum bestimmen, überträgt.

Abbildung 1.2(a) zeigt eine schematische Darstellung einer Einzelradaufhängung,
wie sie in modernen Fahrzeugen eingesetzt wird. Die Bewegung des Radträ-
gers –1–, besitzt neben einem vertikal gerichteten translatorischen Freiheitsgrad,
einen weiteren rotatorischen Freiheitsgrad um die Lenkachse. Während die Ein-
und Ausfederung durch die Fahrbahnunebenheiten und die Aufbaubewegung
angeregt wird, erfolgt die Radlenkdrehung mechanisch gesteuert über die Fahr-
zeuglenkung. Die paarweise gelenkten Räder einer Achse sind über das Lenk-
gestänge –2– miteinander verbunden, wodurch sich viele gegenseitige Abhän-
gigkeiten ergeben. Die übrigen vier Lagegrößen des Radträgers sind durch die
Kinematik der Einzelradaufhängung fest vorgegeben. Das drehbar gelagerte Rad
–3– hat gegenüber dem Radträger einen weiteren Freiheitsgrad, welcher durch
die Vorgabe eines Antriebs- beziehungsweise Bremsmoments gesteuert wird. Das
Drehmoment wird von einer am Fahrzeug gelagerten Antriebseinheit –4– über
eine Gelenkwelle –5– auf das Rad übertragen oder durch Betätigung der Brems-
anlage –6– aufgebracht. Eine weitere kinetische Bindung besteht aufgrund des
Stabilisators –7–, welcher die Räder einer Achse über eine Torsionsfeder mit-
einander verbindet und zur passiven Beeinflussung des Fahrverhaltens bzw. der
Wankdynamik des Aufbaus eingesetzt wird. Da die Reifenstellung im Bezug
zur Fahrbahn einen wesentlichen Faktor bei der Entstehung der Reifenkräfte
darstellt, spielt die kinematische Analyse einer Radaufhängung nach Abbildung
1.2(a) eine wichtige Rolle. Bei der Konstruktion und Abstimmung müssen Er-
kenntnisse aus der Fahrdynamik beachtet werden, um einen Kompromiss zwi-
schen den Forderungen nach bestmöglichem Fahrverhalten und größtmöglichem
Fahrkomfort zu finden [HE07]. Bei hochpreisigen Fahrzeugen wird dieser Zielkon-
flikt durch konstruktiv aufwändige Achskonstruktionen sowie durch den Einsatz
geregelter Fahrwerksysteme ausgeweitet [DPK+08, FHT+09].
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Abbildung 1.2(b) zeigt eine Radaufhängung, bei der die mechanischen Antrie-
be und Betätigungen durch elektromechanische Stellglieder substituiert werden.
Sowohl die Aktuierung der Radlenkdrehung –1– als auch jene der Raddrehung
um die Antriebsachse –2– erfolgen nunmehr radindividuell. Die Kraftelemente
zur Steuerung des vertikalen Freiheitsgrades (Feder, Dämpfer und Stabilisator)
werden ebenfalls durch einen Aktor –3– ersetzt. Ein derartiges mechatronisches
Radantriebs- und Radaufhängungsmodul wird in der weiteren Arbeit als ECM3

bezeichnet. Wie der Abbildung 1.2 zu entnehmen ist, werden bei einem ECM
alle mechanischen Querverbindungen zwischen den Rädern einer oder mehrerer
Achse(n) aufgelöst. Aufgrund der Tatsache, dass sowohl die horizontalen als auch
die vertikalen Reifenkräfte von den Aktoren geregelt werden, muss der Einfluss
der Lageänderungen des Radträgers infolge der Hub- und Lenkbewegung bei der
Konstruktion der Achskinematik nicht weiter berücksichtigt werden.

Die kinematische Entkoppelung der Räder bringt einerseits eine Reihe von funk-
tionellen Vorteilen gepaart mit völlig neuen gestalterischen Freiheiten hinsicht-
lich des Fahrzeugkonzepts mit sich, andererseits entstehen herausfordernde Pro-
blemstellungen die bislang nicht gelöst sind. Im Folgenden werden die wesent-
lichen Unterschiede gegenüber einer konventionellen Fahrzeugarchitektur aufge-
zeigt und diskutiert.

1.1.2 Evolution der Fahrzeugarchitektur

Abbildung 1.3 zeigt eine typische Baumstruktur der Baugruppen eines Kraft-
fahrzeugs. Die Gliederung der Produktstruktur entspricht keiner Norm, sondern
folgt üblicherweise dem funktionalen Aufbau des Produkts und orientiert sich
an den Organisationsstrukturen innerhalb eines Unternehmens [Har12]. In der
vorliegenden Arbeit wird eine Unterteilung in die vier Hauptbaugruppen Aufbau,
Antrieb, Chassis und Elektrik vorgeschlagen.

Wie in Abbildung 1.3 zu sehen ist, können durch den Einsatz der ECM-
Technologie die Hauptbaugruppen Antrieb und Chassis zusammengelegt werden,
was zu einer radikalen Änderung der Produktstruktur führt. Durch die Verlage-
rung der Bauteilkomplexität vom Aufbau in das Rad entstehen eine Reihe von
neuen Herausforderungen, welche bislang noch nicht vollkommen gelöst sind.
Einige Beispiele derartiger Problemstellungen sind die Auswirkungen der erhöh-
ten Radmassen auf Fahrkomfort und Fahrsicherheit, die Bauraumausnutzung im
Radkasten, die Sicherstellung optimaler Kühlbedingungen für die Elektromoto-
ren oder die Entwicklung von Sicherheitskonzepten im Fehlerfall eines Aktors.

Auf der anderen Seite besteht durch die Zusammenfassung der Komponenten in
eine Baugruppe großes Optimierungspotential gegenüber konventionellen Struk-
turen, was die Erforschung der neuen Technologie rechtfertigt. Durch zielgerich-
tete Modularisierung kann das ECM plattformübergreifend und unter Umstän-
den sogar herstellerübergreifend eingesetzt werden. Die aufgelösten Querverbin-
3Elektromechanisches Corner-Modul
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dungen zwischen den Rädern einer Achse und die geringen Toleranzanforderung-
en an den Schnittstellen zum Fahrzeugaufbau haben einen einfachen Montage-
prozess zur Folge, wodurch ein Kosteneinsparungspotential in der Endmontage
entsteht [Zet02]. Der wahrscheinlich größte Vorteil des ECMs, sind die neuen ge-
stalterischen Freiheiten am Fahrzeugaufbau. Durch den Entfall von Komponen-
ten, dazu gehören unter anderem die Antriebs- und Getriebeeinheit, das Lenk-
gestänge sowie die Stabilisatoren, ergibt sich eine neue Raumsituation, welche
vielfältig genutzt werden kann. Neben einer Verbesserung der Crashstrukturen
können beispielsweise das Fahrzeugdesign, die Aerodynamik oder die Innenraum-
nutzung in einen größeren Bereich optimiert werden.

Antrieb

VKM

Motorblock

Einspritzung

Abgasanlage

Ventiltrieb

Antriebsstrang

Getriebe

Differential

Antriebsachsen

Aufbau Chassis Elektrik

Fahrwerk

Aufbaufeder

Lenker

Felge und Reifen

Bremssystem

Bremszylinder

Bremssattel

Bremsscheibe

Lenksystem

Lenkgestänge

Lenkgetriebe

Servoeinheit

Kraftfahrzeug

Interieur

Verkleidungen

Konsolen Aufbaudämpfer

Exterieur

Karosserie

Abdeckungen

Funktion integriert in das ECM

Elektromotor

El. Verbraucher

Entertainment

Licht

El. Speicher

Steuergeräte

El. Leitungen

Generator

Abbildung 1.3: Typische Produktstruktur eines Kraftfahrzeugs mit den Komponen-
ten eines ECMs

1.2 Aktuelle Forschungs- und Entwicklungsakti-
vitäten

Tabelle 1.1 gibt einen Überblick über die aktuellen Forschungs- und Entwick-
lungsaktivitäten von Seiten der Fahrzeughersteller, der Zulieferindustrie und der
Forschungseinrichtungen. Die Integration der Antriebseinheit ins Rad ermög-
licht eine Reihe der bereits angeführten Konzeptvorteile und kann demzufolge
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als Mindestanforderung eines ECMs angesehen werden. Bei der Elektrifizierung
der Fahrwerkskomponenten, ist bislang jedoch keine einheitliche Entwicklungs-
strategie erkennbar.

General Motors befasst sich schon seit über zehn Jahren mit der Entwicklung
von innovativen Fahrzeugkonzepten auf Basis der ECM-Technik. Mit der Kon-
zeptstudie Autonomy wurde im Jahr 2002 der Begriff des Skateboard Chassis
eingeführt. Die darauf aufbauenden Demonstratorfahrzeuge Hy-wire (2002) und
Sequel (2006) dienen als Prototypenträger für neuartige Antriebs- und Fahr-
werkssysteme. Einige Forschungsschwerpunkte befassen sich mit der technischen
Realisierung von X-by-Wire-Systemen4 in einem gesamtheitlichen Ansatz und
mit der Nutzbarmachung der Brennstoffzellentechnologie für die Anwendung im
Kraftfahrzeug.

Die Konzepte von Toyota und Nissan verfügen sowohl über eine radindividuelle
elektrische Antriebseinheit als auch über eine Steer-by-Wire-Einzelradlenkung.
Die Fahrzeuge sind gekennzeichnet durch einen großen Lenkbereich, wodurch sich
herausragende Bewegungs- und Rangiereigenschaften ergeben. eTraction verfolgt
ein ähnliches Konzept, allerdings im Bereich von Nutzfahrzeugen und Bussen.

Die beiden Reifenhersteller Bridgestone und Michelin, vgl. Abbildung 1.4(b), be-
schäftigen sich bereits seit Längerem mit der Erforschung innovativer Radantriebs-
und Radaufhängungsmodule. Eine positive Beeinflussung des Fahrkomforts und
der Fahrsicherheit wird durch den Einsatz von Tilgersystemen bzw. aktiv gere-
gelten Fahrwerkskomponenten angestrebt. Die Betätigung der Radlenkdrehung
erfolgt bei beiden Konzepten über eine konventionelle Zahnstangenlenkung.

Beim Autonomous Corner Modul von Volvo, vgl. 1.4(a), bzw. dem eCorner Mo-
dul von Continental Automotive (vormals Siemens VDO), werden alle Kom-
ponenten des Antriebs, der Bremse, der Lenkung und des Fahrwerks in die
Radbaugruppe integriert. Während die Entwicklung des Autonomous Corner
Moduls noch nicht über die Konzeptidee hinausgehen, wurden Teilkomponenten
des eCorner Moduls bereits als Prototypen dargestellt. Bei den in Hardware um-
gesetzten Komponenten handelt es sich um eine elektromechanische Keilbremse
und einen elektrischen Radnabenantrieb.

Sowohl am Massachusetts Institute of Technology, am Deutschen Zentrum für
Luft- und Raumfahrt als auch an der TU Paderborn wurden in den vergangenen
Jahren Forschungsprototypen von ECM-Fahrzeugen aufgebaut. Neben der Ana-
lyse der regelungstechnischen Möglichkeiten werden auch vereinzelte Anstren-
gungen hinsichtlich der Optimierung für eine Serienanwendung unternommen.

Ein Überblick über die ECM-Strategieziele weiterer namhafter OEMs5 wird in
[Fro08] gegeben.

4Mit diesem Begriff wird im Ingenieurwesen der Ersatz von mechanischen oder hydraulischen
Verbindungen zwischen dem Betätigungsmittel und dem Aktor durch elektrische, optoelek-
tronische oder optische Signalleitungen bezeichnet [HE07].

5Original Equipment Manufacturer
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Tabelle 1.1: Aktuelle ECM Forschungs- und Entwicklungstätigkeiten

Hersteller/Entwickler Antrieb Bremse Lenkung Fahrwerk

Volvo
Autnomous Corner Modul
[Zet02]

E/R/Ka E/R/K E/R/K E/R/K

General Motors
Autonomy, Hy-wire, Sequel
[BBS08]

E/R/P E/R/P E/A/P M/R/P

Toyota
Fine
[Toy05]

E/R/P k.A./R/P E/R/P k.A./R/P

Nissan
Pivo 2
[Aso08, Nis11]

E/R/P k.A./R/P E/R/P k.A./R/P

Bridgestone
Dynamic Damping
[MTI+06, NIT08]

E/R/P E/R/P M/A/P M/R/P

Michelin
ActiveWheel
[Sch08, LSW00]

E/R/P M/R/P M/A/P E/R/P

Siemens VDO
eCorner
[Gom10, Gom07]

E/R/P E/R/P E/R/K E/R/K

eTraction
The Wheel
[Hei01, eTr11]

E/R/P M/R/P E/R/P E/R/K

Massachusetts Institute
of Technology
Wheel Robot
[MBBB10]

E/R/P k.A./R/P E/R/P k.A./R/P

Deutsches Zentrum für
Luft- und Raumfahrt
Romo
[BHS+11]

E/R/P M/R/P E/R/P M/R/P

TU Paderborn
X-by-Wire Demonstrator
[NJT08]

E/R/P E/R/P E/R/P E/R/P

a Art der Aktuierung: Mechanisch/Elektrisch/keine Angaben
Art des Eingriffes: Radindividuell/Achsweise
Entwicklungsstatus: Konzept/Prototyp
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(a) (b)

Abbildung 1.4: Ausführungsbeispiele von elektromechanischen Corner-Modulen
(a) Autonomous Corner Modul (Konzeptstudie, Volvo), (b) Active Wheel (Prototyp, Michelin).

1.3 Problemstellung und Zielsetzungen der Ar-
beit

Die seit ca. zehn Jahren stetig zunehmende Anzahl an Forschungsaktivitäten auf
dem Gebiet elektromechanischer Corner-Module ist einerseits ein Indiz für die
Aktualität der Thematik und spiegelt andererseits die erhofften Verbesserungs-
potentiale im Zusammenhang mit dieser neuartigen Technologie wider. Anhand
der Vielzahl an unterschiedlichen Entwicklungsstrategien, die in Abschnitt 1.2
vorgestellt werden, erkennt man, dass sich bislang kein Industriestandard be-
züglich des Aussehens und der Ausstattung eines ECMs durchgesetzt hat. Die
Komplexität der Themenstellung begründet sich vor allem in den vielfältigen
aktorischen Kombinationsmöglichkeiten und Freiheitsgraden, die sich durch den
Einsatz radselektiv eingreifender Fahrdynamikregelsysteme ergeben. Außerdem
stellt die noch relativ junge Technologie die Entwickler vor schwierige Heraus-
forderungen in einigen bislang noch unzureichend erforschten Wissensgebieten.
Dazu gehören unter anderem die Entwicklung von Fail-Safe-Strategien im Feh-
lerfall eines Aktors, die Analyse der Auswirkungen erhöhter Radmassen auf den
Fahrkomfort oder auch der Entwurf einer Fahrdynamikregelung mit dem Ziel
einer zweckmäßigen Allokation der Stellgrößen auf die verfügbaren Aktoren.

Die vorliegende Arbeit setzt sich demnach zum Ziel, den fahrdynamischen Nut-
zen elektromechanischer Corner-Module zu erheben, um darauf aufbauend einen
Beitrag zur Beantwortung der zuvor genannten Forschungsfragen zu leisten. Die
Erkenntnisse aus dieser Arbeit sollen des Weiteren die Entscheidungsfindung be-
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züglich der technischen Umsetzung eines ECMs auf System- und Fahrzeugebene
unterstützen.

Im Rahmen des Forschungsvorhabens wird die Zielerreichung in mehrere Teil-
schritte untergliedert. Ausgehend vom aktuellen Stand der Technik im Bereich
aktiv eingreifender Fahrdynamikregelsysteme, soll zunächst eine Vorauswahl viel-
versprechender Aktorkonzepte getroffen werden. Die Systemauswahl basiert da-
bei auf der Analyse der Anwendungspotentiale hinsichtlich einer Steigerung der
Fahrsicherheit und des Fahrkomforts unter der Prämisse minimalen Energiebe-
darfs und technischer Realisierbarkeit. Das Ergebnis der Systemauswahl liefert
gleichzeitig die Antwort auf die erste Forschungsfrage bezüglich der aktorischen
Ausstattung eines ECMs.

Der zweite Schwerpunkt der Arbeit liegt in der Beurteilung der Vielzahl an
Systemvarianten die sich durch die Kombination der ausgewählten elektrome-
chanischen Aktoren ergeben. Dazu ist zunächst die Entwicklung einer flexiblen
Fahrdynamikregelung notwendig. Die Herausforderung besteht dabei in der Be-
rücksichtigung der verfügbaren aktorischen Möglichkeiten bei der Berechnung
der Stellgrößen, ohne dabei die Struktur bzw. die Parametrierung des Reglers
anpassen zu müssen. Die Ergebnisse aus dem Untersuchungsteil sollen Aufschluss
darüber geben, inwieweit sich das Potential von verschiedenen Kombinationen
von Fahrwerkregelsystemen in Relation zum theoretischen Optimum unterschei-
det. Die Analysen sollen sich an der Fragestellung nach der Effektivität einzelner
und kombinierter Aktoreingriffe hinsichtlich einer Steigerung der Fahrstabilität
in sicherheitskritischen Fahrsituationen orientieren.

1.4 Gliederung der Arbeit

Die vorliegende Arbeit untergliedert sich, wie in Abbildung 1.5 dargestellt, in ins-
gesamt sieben Kapitel. Im einleitenden Abschnitt wird auf die Motivation und
die Zielsetzungen eingegangen. Das zweite Kapitel gibt zunächst einen Überblick
über den aktuellen Stand der Technik auf dem Gebiet radselektiv eingreifender
Fahrdynamikregelsysteme. In einem nächsten Schritt wird das Einflusspoten-
tial der verschiedenen Aktoren hinsichtlich einer Verbesserung der Horizontal-
und Vertikaldynamik eines Kraftfahrzeugs untersucht. Die Ergebnisse aus diesen
Analysen bilden die Grundlage der Entscheidungsfindung über geeignete Kon-
zepte zur Umsetzung eines elektromechanischen Corner-Moduls.

Im dritten Teil der Arbeit werden die entwickelten Simulationsmodelle zur Ab-
bildung des dynamischen Verhaltens des Fahrzeugs sowie der eingesetzten Akto-
ren vorgestellt. Zur Überprüfung der Modellgüte wird das Fahrzeugmodell mit
den Parametern eines Referenzfahrzeugs bedatet und auf Basis von Messun-
gen aus Fahrversuchen validiert. Das Kapitel schließt mit der Vorstellung der
Co-Simulationsumgebung, die zur Einbindung der Aktormodelle in die Fahrdy-
namiksimulation eingesetzt wird.
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Das vierte Kapitel befasst sich mit dem Entwurf der Fahrdynamikregelung zur
Berechnung der Stellgrößen für die radindividuell eingreifenden Fahrdynamikre-
gelsysteme. Nachdem die Herausforderungen im Hinblick auf die Regelung von
überaktuierten Fahrzeugen erläutert wurden, wird die Vorgehensweise zur Be-
stimmung eines geeigneten Führungsgrößenvektors beschrieben. Anschließend
wird ein Horizontaldynamikregler entwickelt, dessen Stellvektor in optimaler
Weise auf die zur Verfügung stehenden Aktoren aufgeteilt wird.

Im fünften Abschnitt wird die zuvor entwickelte Fahrdynamikregelung zur Sta-
bilisierung des Fahrzeugs in sicherheitskritischen Fahrsituationen, hervorgeru-
fen durch einen Ausfall eines Radnabenantriebs beziehungsweise den eines Len-
kungsaktors, eingesetzt. Mit Hilfe der Simulation werden verschiedene Fahrzeug-
konfigurationen miteinander verglichen und deren Leistungsfähigkeit zur Ab-
schwächung der Gefahrensituation erhoben.

Das vorletzte Kapitel analysiert die Einsatzpotentiale der entwickelten Einzel-
radaktorik im Hinblick auf die Anwendung in einem ausgewählten Fahrerassis-
tenzsystem. Im Mittelpunkt steht neben der Interpretation der Simulationser-
gebnisse die Entwicklung eines Vorgehensmodells, mit welchem das Potential
zur Unfallvermeidung von verschiedenen Fahrzeugkonfigurationen simulatorisch
nachgewiesen werden kann.

Im abschließenden Kapitel sieben werden zunächst die Ergebnisse aus Kapitel
fünf und sechs zusammengefasst um daraus eine Systemauswahl auf Fahrzeug-
ebene herbeizuführen. Der abschließende Teil der Arbeit beinhaltet eine Zu-
sammenfassung des Vorgehens und die Schlussfolgerungen, die im Rahmen der
Dissertation erzielt wurden.
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2
Vorauswahl der Aktorik

Dieses Kapitel gibt zunächst einen Überblick über radselektiv eingreifende Fahr-
dynamikregelsysteme. Neben einer Begriffserklärung und Klassifizierung der Sys-
teme wird außerdem die heute verfügbare Aktorik zur Umsetzung der entspre-
chenden Steuersignale vorgestellt. In einem nächsten Schritt wird eine Methode
zur Ermittlung des theoretischen Einflusspotentials im Hinblick auf die Stabili-
sierung eines Fahrzeugs in sicherheitskritischen Fahrsituationen entwickelt. Mit
Hilfe dieses Werkzeugs wird die Effizienz der Systeme bewertet und untereinan-
der verglichen. Ein weiterer Schwerpunkt dieses Kapitels besteht in der Beur-
teilung des vertikalen Schwingungsverhaltens von Fahrzeugen mit elektrischen
Radnabenmotoren. Neben den theoretischen Hintergründen wird insbesondere
auf die Möglichkeiten der Vertikaldynamikregelung zur Steigerung des Fahrkom-
forts eingegangen. Zum Schluss werden die Ergebnisse zusammengefasst und eine
Vorauswahl der Aktorik für die weiteren Untersuchungen getroffen.

2.1 Begriffsdefinition und Klassifizierung der
Fahrdynamikregelsysteme

Die Fahrdynamikregelsysteme können auf Basis des eingesetzten Aktorkonzepts
in drei Gruppen eingeteilt werden. Entsprechend dem primären Eingriffsziel un-
terscheidet man zwischen Aktoren für einen Längs-, Quer- bzw. Normalkraftein-
griff, vgl. durchgezogene Ellipsen in Abbildung 2.1. Eine weitere Unterscheidung
innerhalb der Gruppen erfolgt nach funktionellen, energetischen oder konstruk-
tiven Merkmalen. Die Erhebung des aktuellen Entwicklungsstandes im Bereich

13



14 Kapitel 2. Vorauswahl der Aktorik

aktiv eingreifender Fahrdynamikregelsysteme bildet die Grundlage einer fundier-
ten Systemauswahl. Vor diesem Hintergrund heraus wird in den folgenden Ab-
schnitten 2.1.1 - 2.1.3 ein Überblick über die heute verfügbare Aktorik gegeben,
wobei der Fokus auf radselektiv eingreifende Aktoren gelegt wird.

Die in Abbildung 2.1 grau hinterlegten Flächen kennzeichnen das Einsatzspek-
trum der drei Aktoreingriffe. Dabei weisen Steuerbefehle in der primären Wirk-
richtung die höchste Effizienz auf. Aufgrund der kinematischen Koppelung der
Längs-, Quer- und Vertikaldynamik kommt es zu starken Wechselwirkungen zwi-
schen den drei Domänen. Je nach Fahrsituation können diese das Fahrverhal-
ten und den Fahrkomfort sowohl positiv als auch negativ beeinflussen. In den
Abschnitten 2.2 und 2.3 werden diese Abhängigkeiten untersucht und das Op-
timierungspotential hinsichtlich einer Verbesserung der Fahrsicherheit und des
Fahrkomforts erhoben.

Längsdynamik

QuerdynamikVertikaldynamik

Längskraft-
eingriff

Normalkraft-
eingriff

Querkraft-
eingriff

Primäre Wirkrichtung Sekundäre Wirkrichtungen

Abbildung 2.1: Klassifizierung der Fahrdynamikregelsysteme, in Anlehnung an
[Sma00]

2.1.1 Aktorik zur Generierung von Reifenlängskräften

Die Aktorik zur Generierung von Reifenlängskräften kann in die Untergruppen
Brems- und Antriebssysteme eingeteilt werden. In den folgenden Abschnitten
wird der Stand der Technik auf diesen Forschungsgebieten zusammengefasst.

2.1.1.1 Entwicklungsstufen von Bremsregelsystemen

Die ersten Bestrebungen zur Entwicklung elektronischer Bremsregelsysteme für
die Anwendung im Pkw6 stammen aus den 40er Jahren des vorigen Jahrhunderts
[BB03]. Die rasanten Fortschritte im Bereich der Elektronik und der Hydraulik

6Personenkraftwagen
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bildeten die technische Basis zur Erzielung der notwendigen Regelgüten. 1978
gelang mit dem ABS7 der großserientechnische Durchbruch [Bur79]. Das zur
Steigerung der Fahrsicherheit eingesetzte System, verhindert ein Blockieren der
Räder durch aktives Lösen der Bremsen. Dadurch kann der Bremsweg optimiert
und die Lenkbarkeit und Stabilität des Fahrzeug aufrechterhalten werden.

Etwa eine Dekade nach der Markteinführung der Bremsschlupfregelung, also ge-
gen Ende der 1980er Jahre, wurde die vom Prinzip ähnlich aufgebaute ASR8 zur
Serienreife entwickelt. Zusätzlich zur radselektiven Betätigung des Bremssystems
kann während eines Regelvorgangs auch eine Drosselung des Antriebsmomentes
vorgenommen werden [MJS88].

Der bis heute größte Entwicklungssprung auf dem Gebiet der aktiven Fahrzeug-
sicherheit gelang 1995 mit der Einführung des ESP9 [ZEP94]. Technologisch
gesehen basiert der erzielte Fortschritt nicht auf einer Ausweitung der Aktorik
sondern auf dem Einsatz neuer Sensoren und Regelstrategien. Zur Erfassung des
aktuellen Fahrzustands werden die Giergeschwindigkeit und die Querbeschleu-
nigung der Karosserie sowie der Lenkradwinkel gemessen. Ein Fahrdynamikreg-
ler errechnet das notwendige Giermoment zur Stabilisierung des Fahrzeugs im
querdynamischen Grenzbereich. Die geforderten Reifenlängskräfte werden radin-
dividuell durch eine unterlagerte Schlupfregelung eingestellt.

Alle bis dato vorgestellten Schlupfregelsysteme basieren auf einer konventionel-
len Bremsanlage mit zwei unabhängigen Hydraulikkreisen. Die EMB10 stellt die
vollständige Elektrifizierung der Betriebsbremse dar und gilt als eine der inno-
vativsten Erfindungen in diesem Entwicklungsbereich. Beim genannten System
wird die elektrische Energie, welche aus dem Bordnetz des Fahrzeugs entnom-
men wird, am Bremssattel in mechanische Energie umgewandelt. Um den zur
Erzeugung der hohen Bremskräfte am Rad notwendigen Leistungsbedarf zu re-
duzieren, werden verschiedene Konzepte mit selbstverstärkenden Mechanismen
eingesetzt [HSPG02, GG06, SNS08]. Den zahlreichen Vorteilen der EMB stehen
allerdings einige noch nicht befriedigend gelöste Probleme gegenüber, die bislang
den Serieneinsatz verhindert haben.

2.1.1.2 Entwicklungsstufen von Antriebsregelsystemen

Wie mit den bereits beschriebenen Bremsregelsystemen, kann über geregelte An-
triebseingriffe das Fahrverhalten in gleicher Art und Weise manipuliert werden.
Während die radindividuelle Generierung einer Bremskraft mit wenig Aufwand
realisiert werden kann, stellt die selektive Verteilung des Motordrehmoments auf
die Räder eine technisch wesentlich anspruchsvollere Aufgabe dar. Zu diesem
Zweck muss die Grundfunktionalität der variablen, vor- und rückwärts wirken-
den Drehmoment- und Drehzahlwandler erweitert werden, was wiederum zu ei-
7Anti-Blockier-System
8Antriebs-Schlupf-Regelung
9Elektronisches Stabilitäts-Programm
10Elektro-Mechanische Bremse
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ner Steigerung der Systemkomplexität führt. Aufgrund der hohen Kosten werden
aktive Antriebsregelsysteme vorwiegend in höherpreisigen Fahrzeugklassen ein-
gesetzt. Da die installierte Bremsleistung die Antriebsleistung um ein Vielfaches
übersteigt, sind die über das Antriebssystem umsetzbaren Stellkräfte, und da-
mit auch das Potential zur Beeinflussung des Fahrverhaltens, im Allgemeinen
deutlich geringer als bei einem Bremskrafteingriff.

Vor dem Hintergrund einer Verbesserung der Traktionseigenschaften wurde in
der Vergangenheit eine Vielzahl von Allradsystemen entwickelt. Moderne Kon-
zepte verfügen über regelbare Differentiale und Getriebe, die eine variable Mo-
mentenverteilung zwischen der Vorder- und Hinterachse ermöglichen [Lef05]. Ne-
ben der Optimierung der Längsdynamik sind Fahrverhalten und Sicherheit die
wichtigsten Einflussfaktoren bei der Entwicklung.

Elektronisch gesteuerte Radantriebssysteme zur Beeinflussung des Fahrverhal-
tens werden erst seit einigen Jahren in Serien-Pkws eingesetzt [Sto04]. Bei ak-
tiven Sperrdifferentialen wird der Sperrgrad situationsgerecht von der Fahr-
dynamikregelung eingestellt. Dadurch kann das Antriebsmoment vom schnel-
ler zum langsamer drehenden Rad einer Achse transferiert werden. Demgegen-
über verfügen TV11-Systeme, welche von Mitsubishi 1996 erstmals in Serie ge-
bracht wurden, über einen weitaus größeren Aktionsbereich zur Beeinflussung
des querdynamischen Fahrverhaltens [SUM06]. Das Antriebsmoment wird ent-
weder über regelbare Kupplungen [KR07], oder mit Hilfe eines Überlagerung-
getriebes an die einzelnen Räder des Fahrzeugs verteilt. In [Moh05] wird ein
umfassender Überblick über die verschiedenen TV-Konzepte gegeben.

Im Bereich der Antriebstechnik wird die in der Vergangenheit dominierende Ver-
brennungskraftmaschine zunehmend durch elektrische Aggregate ergänzt. Der
Einsatz der Hybridtechnologie schafft einerseits neue Funktionalitäten und hilft
andererseits den Energieverbrauch des Fahrzeugs zu senken. Auf der Suche nach
neuem Differenzierungspotential nutzen die Fahrzeughersteller die vielfältigen
Einsatzmöglichkeiten der elektrischen Maschinen zur Darstellung von innovati-
ven Antriebstopologien [KSS11].

Der elektrische Einzelradantrieb bietet unter den vielfältigen Antriebskonzep-
ten die größten Potentiale zur Verbesserung des Fahrverhaltens. Mit Hilfe von
Radnabenmotoren können fortschrittliche TV-Systeme, welche sowohl Antriebs-
als auch Bremskräfte auf die Reifen übertragen, dargestellt werden [RND11,
EBMG09]. Die Technologie ist bereits weit entwickelt und wird derzeit in meh-
reren Prototypenfahrzeugen erprobt [BBS08]. Der Großserieneinsatz ist bislang
noch nicht erfolgt, wird aber innerhalb des nächsten Jahrzehnts erwartet [Fro08].

11Torque Vectoring
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2.1.2 Aktorik zur Generierung von Reifenquerkräften

2.1.2.1 Entwicklungsstufen von Fahrzeuglenkungen

Die Verdrehung des Reifens gegenüber der Fahrbahn führt zur Entstehung von
Reifenkräften in lateraler Richtung. Bei einem klassischen Lenksystem wird die
Winkelvorgabe des Fahrers über ein mechanisches Lenkgestänge auf die Räder
übertragen, Abbildung 2.2(a). Seit der Einführung der hydraulischen Servolen-
kung um 1945 findet zudem eine Kraftunterstützung zur Reduktion des vom
Fahrer aufzubringenden Lenkmoments statt [Ise06].

Seit Mitte der 1980er Jahre des vorigen Jahrhunderts werden aktive Hinterachs-
lenkungen als fahrdynamische Regelsysteme in Serien-Pkw eingesetzt [PH11,
DAFS90, KST+93]. Etwa zehn Jahre nach deren Markteinführung wurden die
zunächst gesteuerten Systeme um eine Regelung erweitert und können seit-
dem auch zur Kompensation von Störungen (z.B. Seitenwind) eingesetzt werden
[AS93, ZYS03].

ECUECU

  

(b) (c)(a)

δ δ + φ
δ δ

ECU

(d)

δ

Abbildung 2.2: Entwicklungsstufen von Fahrzeuglenkungen. a-c in Anlehnung an
[HW09]. (a) Mechanische Pkw-Standardlenkung, (b) Überlagerungs-
lenkung, (c) Steer-by-Wire-System, (d) Steer-by-Wire-System mit
Einzelradaktorik.

Eine vergleichsweise junge Technologie ist die seit 2003 in Serie angebotene
Aktivlenkung an der Vorderachse [KB02], Abbildung 2.2(b). Das in die Fahr-
dynamikregelung eingebundene System, überlagert je nach Fahrsituation einen
Zusatzwinkel zum Lenkradwinkel. Dadurch gelingt es, Störeinflüsse wie z.B.
Fahrbahnneigungen oder Unterschiede im Reibwert zwischen linker und rech-
ter Fahrspur zu vermindern und das Fahrverhalten in kritischen Fahrsituationen
zu verbessern [HC00]. Des Weiteren bieten diese Systeme den Vorteil einer elek-
tronisch steuerbaren adaptiven Lenkungsübersetzung.

Jede bis heute in Serie eingesetzte Pkw-Vorderachslenkung basiert aufgrund
von Sicherheitsbestimmungen12 auf einer mechanischen Übertragungseinrich-
12Die Anforderungen des Gesetzgebers finden sich in den entsprechenden Richtlinien. Dazu

gehören die StVZO §38 und die europäische Richtlinie 70/311 EWG, welche ab 2014 von der
ECE-R 79 abgelöst wird [PH11].
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tung zwischen Lenkrad und Rad. Damit wird sichergestellt, dass der Fahrer
unter allen Betriebsbedingungen einen mechanischen Durchgriff auf die gelenk-
ten Räder behält. Trotz der geltenden gesetzlichen Bestimmungen beschäftigen
sich zahlreiche Forschungs- und Entwicklungsarbeiten mit sogenannten SbW13-
Systemen. Diese Technologie ist gekennzeichnet durch die Auflösung der mecha-
nischen Verbindung zwischen Fahrer und Rad bzw. einer rein elektronischen
Übertragung des Fahrerwunsches auf mechatronische Stellglieder, Abbildung
2.2(c). Damit können eine Reihe neuer Lenkfunktionen unter Komfort-, Sicherheits-
und Fahrerassistenzgesichtspunkten realisiert werden [HE07]. Da das Lenkgefühl
nicht mehr von der Mechanik und den Reifenkräften beeinflusst wird, muss über
einen Lenkkraftsimulator ein generisches Moment am Lenkrad erzeugt werden.
Dieses kann an die Kundenbedürfnisse und/oder an die Fahrsituation angepasst
werden. In Gefahrensituationen kann das Fahrzeug durch automatisierte Lenk-
eingriffe besser stabilisiert und dadurch das Unfallrisiko gesenkt werden. Die
größten Herausforderungen im Hinblick auf die SbW-Technik sind nach Winner
und Barthenheier neben den rechtlichen Rahmenbedingungen, die hohen Pilot-
entwicklungskosten, die Notwendigkeit eines leistungsstarken (zumindest 42 V)
Bordnetzes bei Fahrzeugen mit einer Gesamtmasse über 2 t sowie die komplexen
Absicherungsstrategien im Fehlerfall [WIHS04, Bar02].

Diese Problemstellungen wurden bisher sowohl simulatorisch (z.B. [YG05, AC07,
WHH04]), auf Basis von Komponentenprüfständen (z.B. [BHB04]) als auch in
Forschungsfahrzeugen untersucht (z.B. [Eck01, BPI91, BBS08, LZV+02]).

2.1.2.2 Stand des Wissens auf dem Gebiet der Einzelradlenkungen

Bei allen bislang vorgestellten Lenkanlagen sind die Räder einer Achse über
Spur- und Zahnstangen mechanisch aneinander gekoppelt. Die kinematischen
Abhängigkeiten bewirken eine Reihe von Vor- aber auch Nachteilen. Vorteilhaft
ist der gegenseitige Ausgleich der Lenkmomente beim Antreiben oder Brem-
sen, welcher durch das Lenktrapez sichergestellt wird. Allerdings muss bei der
Konstruktion und Auslegung der Achskinematik, aufgrund des fest vorgegebe-
nen Zusammenhangs der beiden Radlenkwinkel, ein Kompromiss zwischen meh-
reren widersprüchlichen Kriterien hinsichtlich Fahrkomfort und Fahrsicherheit
gefunden werden [SR92]. Nachteilhaft sind des Weiteren die Einschränkungen
im Zusammenhang mit dem Fahrzeugpackage im Motorraum, welche aufgrund
der hohen Toleranzanforderungen bezüglich der Positionierung der Lenkung und
des großen Volumens des Verbrennungsmotors entstehen. Ein bedeutender Ent-
wicklungsschritt gelingt bei Auftrennung der starren Verbindung zwischen den
Rädern, welche zum Konzept der Einzelradlenkung führt, Abbildung 2.2(d).

Die Entwicklung von Einzelradlenkungen ist für die Anwendung an der Hin-
terachse bereits sehr weit fortgeschritten. Zwar gibt es aktuell keinen Pkw, der
mit einem solchen System ausgestattet ist, seriennahe Prototypen von Aktoren
wurden allerdings schon vermehrt vorgestellt [Kra06, Kra10]. Im Gegensatz dazu
13Steer-by-Wire



2.1. Begriffsdefinition und Klassifizierung der
Fahrdynamikregelsysteme 19

hat die Einzelradlenkung für die Vorderachse noch keinen über die Konzeptphase
hinausgehenden Entwicklungsstand erreicht. Die wenigen spärlichen Unterlagen,
die den aktuellen Stand der Prototypenentwicklungen dokumentieren, kommen
vor allem aus dem asiatischen Raum, siehe z.B. [Toy05].

2.1.2.3 Querkrafteingriff durch aktive Sturzverstellung

Neben der Verdrehung des Reifens um seine Hochachse, gibt es einen weiteren
Mechanismus, der zur Entstehung von Seitenkräften führt [Pac05]. Dieser Effekt
basiert auf der Neigung des Reifens gegenüber der Fahrbahn. Der entsprechende
Winkel wird in der Fahrzeugtechnik als Sturzwinkel γ bezeichnet und hat einen
wesentlichen Einfluss auf die übertragbare Seitenkraft.

Ein großer Sturzwinkel führt bei herkömmlichen Pkw-Reifen zu hohem Reifen-
verschleiß und Rollwiderstand, sodass dieser konstruktiv auf wenige Grad be-
grenzt werden muss. In der Vergangenheit wurden bereits mehrere Prototypen-
fahrzeuge entwickelt, um die fahrdynamischen Potentiale einer aktiven Sturzver-
stellung sichtbar zu machen [NKB+98, SA01, MS02]. Diese Fahrzeuge verfügen
über Spezialreifen, um einerseits bei Geradeauslauf das Laufgeräusch und den
Rollwiderstand zu verringern und andererseits bei Kurvenfahrt die maximale Sei-
tenkraft zu erhöhen. Aufgrund der aufwändigen Konstruktionen und der damit
einhergehenden Kosten kam es bisher noch zu keinem Serieneinsatz.

2.1.3 Aktorik zur Generierung von vertikalen Reifenkräf-
ten

Seit Beginn der 1970er Jahre wird in einer Vielzahl von theoretischen Arbei-
ten das Optimierungspotential zur Verbesserung des vertikalen Schwingungs-
verhaltens von Pkw durch aktive Regelung der vertikalen Radkräfte aufgezeigt
[HW75, Kar83, SH86, HMH88]. Die vielversprechenden Untersuchungsergebnisse
gaben Anlass zur Entwicklung von geregelten Feder-, Dämpfer- und Stabilisator-
systemen. Wallentowitz und Konik geben in ihrer Arbeit einen Überblick über
den damaligen Stand der Technik [WK91]. Die zunächst dominierenden hydrau-
lischen und pneumatischen Systeme werden aufgrund der Fortschritte im Bereich
der Elektrik und Elektronik immer mehr durch mechatronische Komponenten er-
gänzt beziehungsweise ersetzt. Zur Klassifizierung der aktiven Fahrwerkssysteme
wird von Kallenbach et al. eine Einteilung in vier Gruppen nach Abbildung 2.3
vorgeschlagen [KKS88]. Die Zuteilung erfolgt in Abhängigkeit des notwendigen
Energiebedarfs und der realisierbaren Eingriffsfrequenz, siehe auch Tabelle 2.1.

Passive Fahrwerke nutzen zur Schwingungsisolation Feder- und Dämpfersysteme,
deren Verhalten durch weitgehend unveränderliche und gleichbleibende Kennli-
nien beschrieben werden kann. Da die erzeugten Kräfte stets entgegen der Aus-
lenkung bzw. der Bewegungsrichtung wirken, spricht man bei deren Arbeitsweise
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Abbildung 2.3: Einteilung der Vertikaldynamik-Regelsysteme, in Anlehnung an
[KKS88] und [Str96]

auch vom Zwei-Quadranten-Betrieb bezüglich des Kraft-Weg-Diagramms bezie-
hungsweise des Kraft-Geschwindigkeit-Diagramms.

Im Gegensatz zu passiven Systemen kann bei adaptiven Konzepten zwischen
verschiedenen Kennungen der Fahrwerkskomponenten umgeschaltet werden. Die
Stellzeiten liegen im Bereich zwischen 25 ms und 1 s. Die Anpassung der Kennli-
nien erfolgt über die Auswertung der von Sensoren erfassten Informationen über
diverse Zustände wie z.B. Fahrzeugmasse, Fahrgeschwindigkeit oder Fahrsitua-
tion. Ein weit verbreitetes Anwendungsbeispiel ist die Niveauregulierung von
Luftfedern.

Auch bei den semi-aktiven Systemen werden Stellkräfte im ersten und dritten
Quadranten generiert. Aufgrund der wesentlich höheren Schaltfrequenzen kann
das Schwingungsverhalten des Rades und des Aufbaus aktiv beeinflusst werden.
Ein typischer Vertreter dieser Gruppe ist das Konzept des schnell schaltenden
variablen Aufbaudämpfers. Dabei wird die Dämpfungscharakteristik entweder
durch Verstellung eines elektromagnetischen bzw. piezoelektrischen Ventils oder
mit Hilfe magneto- bzw. elektrorheologischer Flüssigkeiten variiert. Ebenfalls
werden Formgedächtnislegierungen14 zur Regulierung des Durchflusses erwähnt
[FENT96].

Zur Erzeugung von Stellkräften in allen vier Quadranten des Kraft-Weg- bzw.
Kraft-Geschwindigkeit-Diagramms bedarf es eines Aktors mit externer Energie-
zufuhr. Die entsprechenden Fahrwerke werden in Abhängigkeit der Bandbreite
den aktiven bzw. den teilaktiven Systemen zugeordnet. Während bei teilakti-
ven Systemen nur niederfrequente Schwingungen aktiv bedämpft und passive
Elemente zur Raddämpfung eingesetzt werden, greifen aktive Systeme bis zu
hohen Frequenzen in die Systemdynamik ein. Aufgrund des hohen Energie- und
14Die Formumwandlung dieser Metalle basiert auf einer temperaturabhängigen Gitterumwand-

lung. Häufig werden sie auch als Memorymetalle bezeichnet.



2.1. Begriffsdefinition und Klassifizierung der
Fahrdynamikregelsysteme 21

Leistungsbedarfs konnten sich aktive Fahrwerksysteme als Serienanwendung bis-
lang nicht durchsetzten. In einigen Fahrzeugen des Oberklassesegments werden
teilaktive Fahrwerke zur Beeinflussung des Wank- und Eigenlenkverhaltens ein-
gesetzt. Das zur Zeit fortschrittlichste und leistungsfähigste System wurde 1999
unter der Bezeichnung ABC15 von Mercedes-Benz auf den Markt gebracht.

Tabelle 2.1: Einteilung der Vertikaldynamiksysteme

Arbeits-
Bereich Schema Energie-

Bedarf Stellzeit Beispiele

passiv

F

�z
�z•

− − herkömmliche
Fahrwerke

adaptiv

F

�z
�z•

gering
25 ms
< τ <

1 s

[Kli89,
SG89, BK97]

semi-
aktiv

F

�z
�z•

gering τ <
10 ms

[Sch06,
YYC+02,

CK97,
SKM+91]

teil-
aktiv

F

�z
�z•

mittel τ >
0.3 s

[WS99,
KBB+00,
TGM+08]

aktiv

F

�z
�z•

hoch τ <
10 ms

[Jon05,
KSIK08,
ZHY+07]

15Active Body Control
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2.2 Beeinflussbarkeit der Horizontaldynamik mit
den Aktoren eines ECMs

Im vorangegangenen Kapitel 2.1 wurden verschiedene Fahrdynamikregelsysteme
zur Generierung von horizontalen und vertikalen Reifenkräften vorgestellt. Das
Ziel der nachfolgenden Untersuchungen besteht darin, die zuvor beschriebenen
Aktorkonzepte hinsichtlich deren Potentiale zur Beeinflussung des Fahrverhal-
tens miteinander zu vergleichen.

2.2.1 Methodik zur Beurteilung der Effizienz eines Aktor-
eingriffs

Die Drehung des Fahrzeugs um dessen Hochachse ist eine bedeutende Größe
bei der Beurteilung der Handling- und Stabilitätseigenschaften [Raj06]. In der
Fahrzeugtechnik spricht man in diesem Zusammenhang von der Gierbewegung,
wobei der eingeschlossene Winkel zwischen der Fahrzeuglängsachse und der x-
Achse des Inertialsystems 0O als Gierwinkel ψ bezeichnet wird, vgl. Abbildung
2.4. Das resultierende Giermoment im Fahrzeugschwerpunkt Mz berechnet sich
aus der Momentenbilanz der longitudinalen und lateralen Reifenkräfte nach fol-
gender Gleichung

Mz = Jzψ̈ = (Fy,vl + Fy,vr) lv − (Fy,hl + Fy,hr) lh+

(−Fx,vl + Fx,vr)
sv
2

+ (−Fx,hl + Fx,hr)
sh
2
,

(2.1)

wobei es zu beachten gilt, dass die übertragbaren Reifenkräfte in Längs- und
Querrichtung in keinem linearen Zusammenhang zur Normalkraft Fz stehen
[Amm97] und somit durch die Regelung der Vertikalkraft ebenfalls Einfluss auf
das Giermoment genommen werden kann.

In der Literatur sind einige Ansätze zu finden, die das Giermomentenpotential
als Bewertungsgrundlage zur Beurteilung der Fahrstabilität, der Handlingeigen-
schaften und vereinzelt auch zur Bestimmung der Effizienz von Fahrdynamikre-
gelsystemen heranziehen. Die Grundzüge der verschiedenen Ansätze gehen auf
die MRA Moment Method von Milliken et al. zurück [MDR76, MM95]. Die Me-
thode basiert auf einem Fahrzeugmodell, bei welchem die drei ebenen Aufbauf-
reiheitsgrade Fx, F y und ψ virtuell fixiert werden. Die Hubbewegung entlang der
F z Achse sowie die beiden Drehungen um die Nick- und Wankachse sind hinge-
gen nicht beschränkt. Für verschiedene stationäre Fahrzustände, charakterisiert
durch eine konstante Giergeschwindigkeit, werden Variationen der Lenkwinke-
leingabe und des Schwimmwinkels durchgeführt, wodurch Reaktionskräfte und
Reaktionsmomente in Richtung der fixierten Freiheitsgrade entstehen. Vor allem
das resultierende Giermoment liefert wichtige Informationen über die Stabili-
tätseigenschaften des Fahrzeugs.
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Abbildung 2.4: Darstellung der Kräftesituation am Fahrzeug zur Berechnung des
resultierenden Giermoments Mz

Eine Abwandlung dieser Methode ist die β-Methode, welche 1993 von Shibahata
et al. vorgestellt wurde [SST93]. Bei diesem Ansatz wird das Giermoment in Ab-
hängigkeit verschiedener Aktoreingriffe als Funktion des Schwimmwinkels dar-
gestellt. Die Analyse dieser Ergebnisse bildet die Grundlage für die Entwicklung
der Eingriffstrategien von stabilisierend eingreifenden Fahrdynamikregelsyste-
men wie z.B. ESP.

In den letzten Jahren sind eine Reihe von weiteren Arbeiten entstanden, in denen
die bereits erwähnten Methoden aufgegriffen und erweitert wurden. Sie unter-
scheiden sich vor allem in der Komplexität der verwendeten Reifen- und Fahr-
zeugmodelle und in den unterschiedlichen Einsatzszenarien. Neben der Analyse
von kombinierten Aktoreingriffen steht die Entwicklung von Regelstrategien im
Fokus der Untersuchungen [Sma00, GSSF03, TN06, SZH07].

In der vorliegenden Arbeit wird eine möglichst allgemeine Vorgehensweise, die
unabhängig von der Komplexität des Fahrzeugmodells eingesetzt werden kann,
angestrebt. Die Ausgangslage zur Bestimmung der Giermomentenpotentiale ist
ein stationärer Fahrzustand, welcher sich beim Befahren einer Kreisbahn mit
konstanter Geschwindigkeit einstellt. Da in diesem Zustand die Giergeschwindig-
keit einen konstanten Wert einnimmt, ist das resultierende Giermoment nach
Ausdruck (2.1) gleich Null. Ausgehend von dieser Fahrsituation werden aktive
Eingriffe in die Radkräfte vorgenommen. Zu diesem Zweck werden der Antriebs-
bzw. Bremsschlupf, der Radlenkwinkel sowie die Radaufstandskraft in einen vor-
gegebenen Stellbereich variiert. Während des jeweiligen Stellvorgangs wird dem
Modell ein externer Kraftvektor

û =
[
FSPx FSPy MSP

z

]T
(2.2)
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im Fahrzeugschwerpunkt SP aufgeprägt, der das Fahrzeug auf der Kreisbahn
hält, die vor dem Eingriff befahren wurde. Der Stellvektor wird mit Hilfe einer
Reglereinheit, welche im Kapitel 4.3 vorgestellt wird, berechnet. Das Regelziel
besteht darin, die Abweichungen der drei Zustandsgrößen

x =
[
β ψ̇ vx

]T
(2.3)

von den vorgegebenen Referenzwerten zu minimieren. Dabei kennzeichnet vx
die Fahrzeuggeschwindigkeit, β den Schwimmwinkel und ψ̇ die Giergeschwindig-
keit. Die interessierende Größe ist das für die Stabilisierung notwendige Moment
MSP
z , welches exakt dem Potential an Giermoment entspricht, das durch den si-

mulierten Regeleingriff aufgebracht werden kann. Die nachfolgenden Diagramme
veranschaulichen die Giermomentenpotentiale der unterschiedlichen Aktorein-
griffe beim Durchfahren einer Linkskurve. Die Ergebnisse werden mit Hilfe eines
nichtlinearen Gesamtfahrzeugmodells, welches in Kapitel 3.1.3.2 vorgestellt wird,
ermittelt. Auf Basis der Analyse des Giermomentenpotentials werden folgende
Fragestellungen untersucht:

1. Wie groß ist das Einflusspotential radindividuell eingreifender Fahrdynamik-
regelsysteme relativ zueinander?

2. Welcher Stellbereich ist aus fahrdynamischer Sicht sinnvoll?

3. An welchen Rädern ist der Einsatz von aktiven Systemen sinnvoll?

2.2.2 Giermomentenpotential der Längsschlupfregelung

Abbildung 2.5 zeigt die resultierenden Giermomente bei einer Variation des Rei-
fenlängsschlupfs16. Der Schlupf ist von −20 % bis +20 % in Schritten von 4 % als
Scharparameter aufgetragen. Der Einfluss der Fahrsituation wird durch die varia-
ble Querbeschleunigung ay, welche in diskreten Schritten bis in den Grenzbereich
variiert wird, berücksichtigt. Nach der Vorzeichenkonvention in Abbildung 2.4
hat beim nach links fahrenden Fahrzeug ein negatives Giermoment eine aus der
Kurve ausdrehende Wirkung. Ein positives Moment verstärkt die Gierbewegung
und zeigt somit eine übersteuernde, also eindrehende, Charakteristik.

Beim zur Zeit wichtigsten Vertreter aus der Gruppe der Längsschlupfregelsyste-
me, dem Elektronischen Stabilitätsprogramm ESP, wird durch die aktive Beein-
flussung des Reifenlängsschlupfs ein stabilisierendes Giermoment erzeugt. Neigt
ein Fahrzeug zum Übersteuern, wird zunächst das kurvenäußere Vorderrad abge-
bremst. Reicht das Abbremsen dieses Rades zur Stabilisierung nicht aus, was vor
allem auf Fahrbahnen mit Niederreibwert der Fall ist, wird zudem am äußeren
16Eine ausführliche Beschreibung und Herleitung der Schlupfgrößen wird in Anhang A.4.2

gegeben.
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Hinterrad eine Bremskraft aufgebracht. Beim Untersteuern erfolgt der korrigie-
rende Eingriff umgekehrt an den kurveninneren Rädern, wobei der Primäreingriff
am hinteren Rad vorgenommen wird [Web04]. Diese Eingriffsstrategie spiegelt
sich in den Schlussfolgerungen, welche man aus den Diagrammen der Abbildung
2.5 ziehen kann, wider. Für die Systeme mit aktiver Antriebskraftregelung, vgl.
Kapitel 2.1.1.2, empfiehlt sich eine Eingriffslogik, welche hinsichtlich der Aus-
wahl der Räder konträr zu jener des ESPs arbeitet. Wie aus der Abbildung
des Weiteren hervor geht, liegt das theoretische Eingriffspotential durch aktive
Antriebseingriffe in der gleichen Größenordnung wie jenes der Bremsschlupfre-
gelung.

2 4 6
-10

-5

0

5

10

2 4 6

2 4 6

M
zSP

 [N
m

]

2 4 6

-10

-5

0

5

10

M
zSP

 [N
m

]

ay [m/s²] ay [m/s²]

-10

-5

0

5

10

-10

-5

0

5

10

¢sx = -20 %

¢sx = +20 %

0 08 8

0 08 8

x10³ x10³

x10³ x10³

¢sx = -20 %

¢sx = +20 %

¢sx = -20 %

¢sx = -20 %¢sx = +20 %

¢sx = +20 %

VL VR

HL HR

üb
er

st
eu

er
n

un
te

rs
te

ue
rn

üb
er

st
eu

er
n

un
te

rs
te

ue
rn

Abbildung 2.5: Giermomentenpotentiale als Funktion der Querbeschleunigung ay in
einer Linkskurve bei radindividueller Längsschlupfregelung (VL: vor-
ne links, VR: vorne rechts, HL: hinten links, HR: hinten rechts)

In Abbildung 2.6 ist das resultierende Giermoment als Funktion des zur Erzeu-
gung notwendigen Brems- bzw. Antriebsmoments, bei einer Querbeschleunigung
von 6.5 m/s2, dargestellt. Die maximalen Stellmomente treten sowohl beim An-
treiben als auch beim Bremsen am kurvenäußeren Vorderrad auf und betragen
in etwa 1500 Nm beziehungsweise −2100 Nm. Für den Fall, dass zur Generierung
der Bremsmomente die hydraulische Bremsanlage verwendet wird, stellen die-
se Werte keine Einschränkung dar. Werden hingegen elektrische Maschinen in
Form von Radnabenmotoren eingesetzt, muss ein Kompromiss zwischen fahrdy-
namischer Effizienz und konstruktiven Rahmenbedingungen gefunden werden.
Aufgrund von Kosten- und Gewichtszielen basiert die Auslegung der Elektro-
motoren jedoch nur selten auf den Anforderungen der Fahrdynamikregelung,
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sondern wird im Regelfall von den geforderten Fahrleistungen bestimmt, vgl.
Abschnitt 3.2.2.
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Abbildung 2.6: Resultierendes Giermoment als Funktion des Brems- bzw. Antriebs-
moments in einer Linkskurve bei einer Querbeschleunigung von
6.5 m/s2

2.2.3 Giermomentenpotential durch eine Lenkwinkelüber-
lagerung

Abbildung 2.7 zeigt das Giermomentenpotential durch aktive Lenkeingriffe, wo-
bei der aufgeprägte Radlenkwinkel ∆δR von −8◦ bis +8◦ in 2◦ Schritten va-
riiert wird. Aus den Diagrammen ist ersichtlich, dass mit zunehmender Quer-
beschleunigung das Potential zur Erzeugung eines eindrehenden Giermoments
durch Lenkwinkelüberlagerung an der Vorderachse, stark abnimmt. Die stark
abfallenden Kurven lassen darauf schließen, dass im Grenzbereich durch diese
Aktoren keine Verstärkung der Gierreaktion mehr möglich ist. Diese Erkenntnis
ist auf die Kraftschlussausnutzung der Vorderräder zurückzuführen. Während
bei kleinen Querbeschleunigungen der Arbeitsbereich des Reifens noch im linea-
ren Bereich liegt, befindet er sich in der Nähe des fahrdynamischen Grenzbereichs
bereits in der Sättigung. Ein weiteres Verdrehen des Reifens bringt also nur ge-
ringe Zugewinne in der Seitenkraft. Ein konträres Bild zeigt sich im Hinblick auf
die Erzeugung eines ausdrehendes, also negativen Giermoments. Vor allem der
Aktor am kurvenäußeren Vorderrad kann hier einen großen Beitrag zur Generie-
rung eines stabilisierenden Moments liefern.

Die Wirkweise der Verstellung des Lenkwinkels an der Hinterachse entspricht
einer Umkehr der Vorgänge an der Vorderachse. Wird den hinteren Rädern ein
negativer Radlenkwinkel aufgeprägt, so können auch bei hohen Querbeschleuni-
gungen eindrehende Giermomente erzeugt werden. Das Einflusspotential zur Sta-
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bilisierung eines übersteuernden Fahrzeugs sinkt mit steigender Querbeschleuni-
gung annähernd linear bis auf sehr kleine Werte.
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Abbildung 2.7: Giermomentenpotentiale in einer Linkskurve bei radindividueller
Lenkwinkeländerung

Wie der Abbildung des Weiteren zu entnehmen ist, tendieren die Kurven des lin-
ken und des rechten Rades einer Achse in dieselbe Richtung. Sowohl das Vorzei-
chen des Giermoments als auch die Tendenz zur Erzielung größerer Giermomente
bei wachsendem Lenkwinkel lassen darauf schließen, dass bei einer achsweisen
Aktuierung ähnliche Potentiale zu erwarten sind, wie bei einer radindividuellen
Ansteuerung. In den Diagrammen der Abbildung 2.8 sind die Ergebnisse für
den Fall einer gekoppelten Lenkung der Räder an der Vorder- und Hinterachse
dargestellt. Die geschilderten Überlegungen decken sich mit den Ergebnissen der
Simulation. Zusammenfassend kann also festgehalten werden, dass das Stabili-
sierungspotential der Einzelradlenkung nur geringfügig höher ist als jenes von
paarweise gelenkten Rädern. Der empfohlene Lenkbereich liegt aus fahrdynami-
scher Sicht im Bereich zwischen ±4◦ und ±6◦.
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Abbildung 2.8: Giermomentenpotentiale in einer Linkskurve bei achsweiser Lenk-
winkeländerung

2.2.4 Giermomentenpotential durch die Verstellung der
Radlast-Aufteilung

Aufgrund des degressiven Seitenkraftanstiegs für wachsende Radlasten, vgl. An-
hang A.4.2, kann durch eine gezielte Verteilung der vertikalen Reifenkräfte ein
Giermoment erzeugt werden. Während der Kurvenfahrt verursachen die auf den
Aufbau wirkenden Massenkräfte ein Moment um die sogenannte Wankachse, wel-
ches von den Feder-, Dämpfer- und Stabilisatorsystemen abgestützt wird. Die
Aufteilung diese Stützmoments auf die Vorder- und Hinterachse ist ein wich-
tiges Instrument bei der Abstimmung des Eigenlenkverhaltens eines Fahrzeugs
[MW04]. Im Unterschied zu passiven Fahrwerksystemen bei welchen die Wank-
federverteilung einmalig festgelegt werden muss, kann durch die aktive Radlast-
verstellung das Verhältnis

ζ =
Mx,v

Mx,tot
(2.4)

und damit auch das Giermoment je nach Bedarf angepasst werden. In Gleichung
(2.4) kennzeichnet Mx,v das Stützmoment an der Vorderachse und Mx,tot die
Summe der Momente an den beiden Achsen. Abbildung 2.9 zeigt die erzielba-
ren Giermomentenpotentiale bei Variation der Wankmomentenverteilung ζ zwi-
schen 0 und 1. Das Summenmoment Mx,tot wurde derart festgelegt, dass sich
der selbe Wankwinkel wie beim Referenzfahrzeug einstellt. Wie aus den Kurven
hervorgeht, fallen die durch die aktive Radlastverstellung erzielbaren Giermo-
mentenpotentiale deutlich geringer aus als jene der bisher beschrieben Systeme.
Bei Querbeschleunigungen bis ca. 3 m/s2 befinden sich die Reifen noch im linea-
ren Arbeitsbereich, weshalb eine Änderung der Radlast nur kleine Änderungen
des Giermoments bewirkt. Gegenüber der aktiven Lenkwinkelüberlagerung an
der Vorderachse haben diese Systeme den Vorteil, dass sie im fahrdynamischen
Grenzbereich sowohl ein- als auch ausdrehende Giermomente erzeugen können.
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Der Vorteil im Vergleich zu einem Längskrafteingriff liegt im besseren Komfort-
verhalten. Da der Eingriff vom Fahrer kaum wahrnehmbar ist, kann auch eine
kontinuierliche Regelung stattfinden. Zur Erzielung einer akzeptablen Wirksam-
keit muss die maximale Stellkraft bei der betrachteten Fahrzeugklasse jedoch in
der Größenordnung von ±3000 N liegen.
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Abbildung 2.9: Giermomentenpotentiale in einer Linkskurve bei Variation der Wan-
kabstützung

2.2.5 Zusammenfassung

Das durch einen aktiven Eingriff in die Reifenkräfte erzeugte Giermoment um
die Fahrzeughochachse ist ein wesentliches Bewertungskriterium zur Beurteilung
des Einflusspotentials eines Aktors auf das Fahrverhalten und die Fahrsicherheit.
Mit Hilfe der in dieser Arbeit entwickelten Fahrzeug- und Berechnungsmodelle,
kann das Giermomentenpotential in Abhängigkeit der Fahrsituation und des
Aktoreingriffs ermittelt und dargestellt werden.

Wie die Ergebnisse zeigen, ist die Regelung des Reifenlängsschlupfs eine effektive
Methode zur Generierung von ein- und ausdrehenden Giermomenten im gesam-
ten Fahrbereich. Die maximal erzielbaren Stabilisierungseffekte der Brems- und
Antriebseingriffe liegen in der gleichen Größenordnung und betragen in etwa
±6000 Nm. Die Wirkung der beiden Systeme unterscheidet sich in den diversen
Fahrsituationen im Vorzeichen des aufgebrachten Giermoments. Zur Erzeugung
der maximalen Giermomente müssen die höher belasteten kurvenäußeren Rä-
der angetrieben bzw. abgebremst werden. Die dafür notwendigen Stellmomente
liegen in der Größenordnung von −2100 Nm bis 1500 Nm.

Die aktiven Lenksysteme zeigen das größte Giermomentenpotential aller Ein-
griffsarten. Mit steigender Querbeschleunigung sinkt die Fähigkeit der aktiven
Vorderachslenkung ein eindrehendes Giermoment zu erzeugen. In Kombination
mit einer Hinterachslenkung kann das Potential angehoben und die Gierreaktion
auch im fahrdynamischen Grenzbereich verstärkt werden. Die Vorteile der Ein-
zelradaktorik gegenüber Systemen mit paarweise gelenkten Rädern fallen sowohl
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für die Vorder- als auch für die Hinterachse nur sehr gering aus. Der empfohlene
Stellbereich liegt zwischen ±4◦ und ±6◦.

Die Verstellung der Radlast weist nur geringes Potential zur Erzeugung von
stabilisierenden Giermomenten auf. Obwohl die Wirksamkeit mit zunehmen-
der Querbeschleunigung zunimmt, sind zur Erzeugung nennenswerter Momente
Stellkräfte in der Größenordnung von ±3000 N notwendig.

2.3 Beeinflussbarkeit der Vertikaldynamik mit
den Aktoren eines ECMs

Nachdem im vorangegangenen Kapitel der Fokus auf der Analyse der Horizon-
taldynamik lag, wird in diesem Abschnitt der Arbeit das vertikale Schwingungs-
verhalten eines Fahrzeugs mit elektromechanischen Corner-Modulen untersucht.
Dabei wird in erster Linie auf die Besonderheiten im Hinblick auf den Einsatz
aktiv geregelter Fahrwerksysteme eingegangen.

2.3.1 Ausgangslage

Der Fahrkomfort eines Fahrzeugs wird hauptsächlich von den Komponenten des
Fahrwerks bestimmt. Dazu gehören neben den Reifen, auch sämtliche Federn,
Schwingungsdämpfer sowie die komplette Radaufhängung inklusive der elasti-
schen Fahrwerkslagerungen. Die Optimierung dieser Komponenten stand lange
Zeit im Fokus der Fahrwerksentwicklung. Heutige Fahrwerke haben in diesem Zu-
sammenhang bereits einen sehr hohen Standard erreicht, sodass weitere Verbes-
serungen mit immer höheren Aufwand verbunden sind [Str96]. Eine Möglichkeit
den Optimierungsbereich eines konventionellen Fahrwerks weiter auszuweiten
besteht im Einsatz von aktiv geregelten Fahrwerksystemen.

Die Ursprünge der aktiven Fahrwerksregelung gehen zurück auf die 1960er Jah-
re, z.B. [Ben67, SP71]. In den Pionierarbeiten konnte an vereinfachten Ersatz-
modellen das theoretische Optimierungspotential zur Verbesserung des Schwin-
gungsverhaltens von Kraftfahrzeugen durch den Einsatz von aktiv geregelten
Kraftelementen nachgewiesen werden. Zwar lieferten die Untersuchungen viel-
versprechende Ergebnisse, eine praktische Anwendung war aufgrund der an die
Aktoren gestellten Voraussetzungen jedoch nicht absehbar.

In den folgenden drei Jahrzehnten wurde das theoretisch erzielbare Optimum im
Hinblick auf Fahrsicherheit und Fahrkomfort weiter untersucht. Der technologi-
sche Fortschritt im Bereich der Mikroprozessoren hat dazu geführt, dass im Lau-
fe der Zeit immer aufwändigere Simulationsmodelle und Regelungsalgorithmen
eingesetzt werden konnten. In einem umfassenden State of the Art Paper von
Hrovat aus dem Jahre 1997 [Hro97] sowie in einer aktuellen Arbeit von Cao et al.
[CSA11] wird ein Überblick über die bislang eingesetzten Techniken gegeben. Die
Ansätze basieren einerseits auf den klassischen Methoden der Regelungstechnik
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wie z.B. der Synthese mit Bode-Diagrammen und Wurzelortskurven sowie auf
alternativen Verfahren wie beispielsweise der Modalanalyse, Eigenwertanalyse,
Sensitivitätsanalyse, Modellreduktion, Nichtlinearen Programmierung, Optima-
len Regelung, Youla Parametrierung, Neuronalen Netzen, Fuzzy Logik, Sliding
Mode Regelung, H∞-Regelung u.v.m. Aufgrund der häufig getroffenen Voraus-
setzungen bezüglich technischer Randbedingungen wie z.B. Aktordynamik, Sen-
sorinformation, Energiebedarf etc. fehlt für viele der theoretischen Arbeiten der
praktische Aspekt.

Karnopp und Crosby legten mit der Entwicklung der Skyhook Regelung den
Grundstein für die anwendungsnahe Vertikaldynamikregelung [CK73, KCH74].
Das ursprüngliche Regelkonzept für einen semi-aktiven Verstelldämpfer wurde
über die Jahre in einer Vielzahl von Arbeiten aufgegriffen, angewandt und er-
weitert [EKEA95, SA10]. Die in den 1970er Jahren entwickelte Strategie wird in
ihren Grundzügen auch in heutigen Serienanwendungen eingesetzt [Sch06].

Wie ein Blick auf den aktuellen Stand der Technik zeigt, wurden die klassischen
Problemstellungen der aktiven Vertikaldynamikregelung bereits tiefgehend un-
tersucht, sodass in diesem Bereich nur noch wenig Forschungsbedarf besteht.
Demzufolge werden sich zukünftige Arbeiten auf diesem Sektor weniger mit dem
grundsätzlichen Optimierungspotential von Fahrsicherheit und Fahrkomfort aus-
einandersetzen, sondern den Fokus vermehrt auf spezielle Anwendungsbereiche
richten [CSA11].

2.3.2 Formulierung der offenen Forschungsfragen

Der bei einem ECM in die Radbaugruppe integrierte elektrische Antrieb führt
zu einer nicht vernachlässigbaren Erhöhung der radgefederten Massen [RNW10].
Die damit einhergehende Veränderung der Dynamik des schwingfähigen Systems
schafft neue Voraussetzungen im Hinblick auf die Auslegung geregelter Fahr-
werksysteme. Eine weitere Vorgabe im Zusammenhang mit dem Einsatz aktiver
Regelsysteme in einem ECM ist die Forderung nach minimalem Energiebedarf.
Diese Rahmenbedingungen sind die Grundlage für die Definition der folgenden
Forschungsfragen:

1. Welche Auswirkungen haben erhöhte Radmassen auf den Entwurf und den
Einsatz von geregelten Fahrwerksystemen?

2. Wie beeinflusst die Frage nach dem Energiebedarf die Aktorauswahl und
das Fahrwerkskonzept?

3. Welche Rolle spielt das Rekuperationspotential von geregelten elektrischen
Systemen?

In den folgenden Abschnitten 2.3.3 und 2.3.4 wird auf diese Fragestellungen
eingegangen, wobei auf Ergebnisse und Simulationsmodelle aus vorangegangenen
Arbeiten [RNW10, NR10a, RND11] zurückgegriffen wird.
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2.3.3 Beurteilung des Fahrkomforts von Fahrzeugen mit
erhöhten Radmassen

2.3.3.1 Definition der Bewertungsgrößen

Die Beurteilung einer Fahrwerksabstimmung hinsichtlich Fahrkomfort und Fahr-
sicherheit basiert in der Regel auf der Fähigkeit des Fahrwerks, den Schwingungs-
eintrag von der Straße auf die Insassen bzw. auf das Transportgut sowie die
Variation der dynamischen Radlast zu minimieren. Im einfachsten Fall wird zur
Bewertung des Fahrkomforts die Vertikalbeschleunigung der Aufbaumasse z̈A,P
bezüglich eines Bezugspunktes P herangezogen. Da das menschliche Empfinden
für Schwingungen jedoch von diversen Faktoren wie z.B. Gesundheitszustand,
Alter, Stimmungslage, Körperlage sowie der Erregeramplitude und Frequenz be-
einflusst wird, befassen sich eine Vielzahl von Arbeiten mit der Entwicklung
von Bewertungskriterien die diesen Anforderungen gerecht werden17. In den ak-
tuellen Normen zur Komfortbewertung werden Vergleichsmaßstäbe auf Basis
der vertikalen Aufbaubeschleunigung vorgeschlagen. Die Belastung der Schwin-
gungseinwirkung während einer bestimmten Einwirkdauer T kann bei harmoni-
scher oder stochastischer Anregung durch den Effektivwert der frequenzbewer-
teten Beschleunigung z̈W beschrieben werden [Int97]

z̈RMS =

√√√√√ 1
T

T∫
0

z̈2
W (t)dt . (2.5)

Die frequenzbewertete Beschleunigung ergibt sich durch die Anwendung von
normierten frequenzabhängigen Filterfunktionen Wi(f) auf das gemessene Be-
schleunigungssignal z̈A,P

z̈W = Wi(f) z̈A,P . (2.6)

Für deterministische Anregungen, wie beispielsweise bei der Überfahrt einer
Schlagleiste, wird in der ISO 2631 der MTVV18 als Vergleichsgröße vorgeschlagen

z̈MTV V = max


√√√√√ 1
τI

t0∫
t0−τI

z̈2
W (t)dt

 . (2.7)

Dabei kennzeichnet t0 den aktuellen Simulationszeitschritt und τI die Breite
eines Integrationsfensters.
17In Europa werden derzeit drei Normen zur Bewertung von Ganzkörperschwingungen ein-

gesetzt. Dazu gehören der International Standard 2631 − 1 : 1997(E) [Int97] der British
Standard 6841 : 1987 [Bri87] und die Deutsche VDI Richtlinie 2057 [Ver02]

18Maximum Transient Vibration Value
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2.3.3.2 Beschreibung der untersuchten Fahrwerksysteme

Im Rahmen dieser Arbeit wird das Einflusspotential auf den Fahrkomfort von
drei unterschiedlichen Fahrwerksystemen, welche in Abbildung 2.10 schematisch
dargestellt sind, untersucht. Im Folgenden werden die Systeme nacheinander
eingeführt und die angewandten Algorithmen zur Regelung der Vertikaldynamik
vorgestellt.

mA

mR

dAcA

cR

zA

zR

zF

F

(a) (b) (c)

dsemicA FaktivcA dA

Abbildung 2.10: Ersatzmodelle der analysierten Fahrwerksysteme: (a) passives Fahr-
werk, (b) semi-aktives hydraulisches Verstelldämpfersystem, (c) ak-
tiv elektrisches Dämpfungssystem.

Passives Fahrwerk
Beim ersten System handelt es sich um ein konventionelles Fahrwerk mit einem
parallel geschalteten linearen Feder-Dämpferelement, vgl. Abbildung 2.10(a). Die
resultierende Kraft Fpas berechnet sich aus der Summe der beiden Teilkräfte Fc
und Fd als Funktion der vertikalen Bewegungsgrößen des Rades und des Aufbaus

Fpas = cA(zA − zR)︸ ︷︷ ︸
Fc

+ dA(żA − żR)︸ ︷︷ ︸
Fd

. (2.8)

In Gleichung (2.8) kennzeichnen zA, zR, żA und żR die vertikalen Lage- und
Geschwindigkeitsgrößen der Aufbaumasse und der Radmasse, dA die Aufbau-
dämpfungskonstante und cA die Federkonstante der Aufbaufeder. Die beiden
Fahrwerkparameter können nur einmalig festlegt werden, weshalb im Zuge der
Fahrwerksabstimmung versucht wird, einen bestmöglichen Kompromiss zwischen
Fahrkomfort und Fahrsicherheit zu finden [MW04]. In den nachfolgenden Unter-
suchungen wird das Fahrzeugmodell mit den Feder- und Dämpferparametern des
Referenzfahrzeugs aus Anhang B.1 parametriert.

Semi-aktives hydraulisches Verstelldämpfersystem
Beim zweiten Fahrwerk handelt es sich um ein semi-aktives hydraulisches Ver-
stelldämpfersystem, vgl. Abbildung 2.10(b). Dieses besteht aus einer konven-
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tionellen Aufbaufeder und einem schnell schaltenden variablen Aufbaudämp-
fer, siehe auch Abschnitt 2.1.3. Die Regelung des vertikalen Schwingungsver-
haltens basiert auf einer Verstellung der Dämpfungscharakteristik, welche von
einer Steuereinheit vorgegeben wird. Der verwendete Skyhook -Regelalgorithmus
berechnet die Anfangssteigung der Kraft-Geschwindigkeit-Kurve des Dämpfers
nach folgender Formel

dsemi = dsky
żA

żA − żR
, (2.9)

wobei żA die vertikale Geschwindigkeit des Aufbaus und żR jene des betroffenen
Rades darstellt. Es kennzeichnet dsky einen konstanten Wert. Die resultierende
Aktorkraft ist eine Funktion der Relativgeschwindigkeit zwischen Aufbau und
Rad und der vom Regler berechneten Dämpfungskonstanten dsemi

Fsemi = dsemi(żA − żR),
dmin ≤ dsemi ≤ dmax.

(2.10)

Der maximale Variationsbereich der Dämpfungskonstanten wird durch die bei-
den Konstanten dmin und dmax vorgegeben. Des Weiteren ist zu beachten, dass
im Sinne eines semi-aktiven Systems, dem Aktor keine Energie zugeführt wird,
sondern lediglich mechanische Energie in Wärme umgewandelt werden soll. Die
Dämpferleistung Psemi muss also stets positiv sein und kann in Abhängigkeit
der Relativbewegung zwischen Aufbau und Rad wie folgt berechnet werden

Psemi =

{
dsky żA(żA − żR) ≥ 0 für sgn(żA) = sgn(żA − żR),
dmin(żA − żR)2 ≥ 0 für sgn(żA) 6= sgn(żA − żR).

(2.11)

Niemz und Koletzko untersuchen in ihren Arbeiten das Ansprechverhalten und
die Totzeiten von realen Verstelldämpfersystemen auf Basis von Prüfstandsmes-
sungen [Nie06, Kol07]. In beiden Quellen wird gezeigt, dass sich die Schaltzeit
der Systeme mit der Anregungsfrequenz stark ändern kann. Dieser Effekt wird
hauptsächlich auf die Kompressibilität des Dämpferöls sowie auf die Steifigkeit
der Dämpferrohre zurückgeführt. Da diese Zeitverzögerungen auch die Effektivi-
tät des Regelalgorithmus beeinflussen [RW95], wird die in [Nie06] vorgeschlagene
Übertragungsfunktion GV D(s) zur Berücksichtigung des dynamischen Verhal-
tens des Verstelldämpfers angewandt

GV D(s) =
F istsemi(s)
F sollsemi(s)

=
1

0.01s+ 1
. (2.12)

Aktiv elektrisches Dämpfungssystem
Als drittes und letztes System wird ein aktiv elektrisches Dämpfungssystem ana-
lysiert, vgl. Abbildung 2.10(c). Der Regelalgorithmus geht auf das Konzept der
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aktiven Dämpfung zurück, welches erstmals von Karnopp im Jahre 1983 vorge-
stellt wurde [Kar83]. Karnopp zeigt in dieser Arbeit, dass das Schwingungsver-
halten eines Fahrzeugs im Bereich der Aufbaueigenfrequenz durch das Aufbrin-
gen einer Stellkraft

Faktiv = daktiv żA (2.13)

deutlich verbessert werden kann. Es stellt dabei daktiv einen konstanten Wert dar.
Da durch Faktiv lediglich die Bewegung des Aufbaus, nicht aber jene des Rades
bedämpft wird, muss ein zusätzlicher Dämpfungsterm eingeführt werden, um
große Schwingungsamplituden im Bereich der Radeigenfrequenz zu vermeiden.
Die Gesamtkraft ergibt sich aus

Ftot = Fc + Faktiv + dA(żA − żR). (2.14)

Bei der Wahl der Dämpfungskonstanten dA ist darauf zu achten, dass die Effizi-
enz des aktiven Kraftanteils nicht zu sehr beeinträchtigt wird. Eine Möglichkeit
zur Bestimmung von dA wird in [RNW10] vorgestellt. Trotz der rasanten Fort-
schritte im Bereich der Mechatronik ist eine Serienanwendung eines in der Band-
breite unbegrenzten, aktiven Fahrwerkssystems in naher bis mittlerer Zukunft
nicht absehbar [SP11, CSA11]. Aus diesem Grund wird in der vorliegenden Ar-
beit davon ausgegangen, dass der zweite Anteil der Dämpfungskraft von einem
konventionellen, hydraulischen Dämpfer aufgebracht wird. Das aktiv elektrische
Dämpfungssystem besteht also aus zwei Komponenten, einem elektrisch betrie-
benen Aktor zur Erzeugung der Kraft Faktiv und einem passiven Dämpfer mit
der Dämpfungskonstanten dA. Die mathematischen Modelle zur Beschreibung
des physikalischen Verhaltens des aktiv elektrischen Dämpfungssystems werden
ebenfalls in [RNW10] beschrieben.

2.3.3.3 Interpretation der Simulationsergebnisse

Um die auf die Insassen wirkende Schwingungsbelastung wirklichkeitsnah erfas-
sen zu können, müssen Effekte abgebildet werden, welche in einfachen Ersatz-
modellen keine Berücksichtigung finden. Eine besondere Rolle spielt dabei die
Güte des verwendeten Reifen- und Fahrbahnmodells, der Einfluss der vertikalen
Motor- und Getriebeschwingung, die Position der Passagiere sowie die gekoppel-
te Bewegung zwischen Vorder- und Hinterachse [RNFD11]. Für die nachfolgen-
den Untersuchungsergebnisse wird das validierte Vollfahrzeugmodell, welches in
Kapitel 3.1.3.2 vorgestellt wird, verwendet.

Ausgehend von einem konventionellen Fahrzeug mit 40 kg ungefederter Radmas-
se, wird diese in 5 kg Schritten bis auf ein Maximalgewicht von 80 kg erhöht.
Das Ziel der Analyse ist die Ermittlung des Verbesserungspotentials bezüglich
des Komfortverhaltens der beiden vorgestellten geregelten Fahrwerksysteme. Um
einen möglichst großen Bereich des Einsatzspektrums analysieren zu können,
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werden die Untersuchungen auf drei verschiedenen Fahrbahnen durchgeführt. Die
deterministische Anregung setzt sich aus einer Schlagleiste und einem anschlie-
ßenden Schlagloch von jeweils 27 mm Höhe bzw. Tiefe zusammen. Die stochas-
tische Fahrbahn entspricht einer in der Internationalen Norm ISO 8608:1995(E)
[Int95] definierten Straße des Typs C. Die Fahrgeschwindigkeit beim Überfahren
dieser Hindernisse wird zwischen 10 km/h und 90 km/h variiert. Die wegabhän-
gige Sinusform der harmonischen Anregung kann mit der frequenzabhängigen
Amplitude ĥ(Ω) und der Wegkreisfrequenz Ω über die folgende Formel beschrie-
ben werden

h = ĥ(Ω) sin Ωt. (2.15)

Die Anregungsfrequenz wird in den Simulationen zwischen 0.8 Hz und 20 Hz
variiert und durch eine Variation der Wellenlänge L eingestellt

Ω =
2π
L
. (2.16)

Zur Bestimmung der Belastung durch die Schwingungseinwirkung werden die im
Kapitel 2.3.3.1 vorgestellten Kriterien z̈RMS und z̈MTV V angewandt. Die quanti-
tative Erfassung der Verbesserung bzw. Verschlechterung des Fahrkomforts wird
durch eine Mittelung der Kenngrößen in den definierten Klassen erreicht. Tabelle
2.2 zeigt eine Zusammenfassung der erzielten Simulationsergebnisse.

Wie der Tabelle 2.2 zu entnehmen ist, hat die Erhöhung der Radmassen einen
überwiegend negativen Einfluss auf das Schwingungsverhalten des passiven Fahr-
werksystems. Insbesondere bei harmonischen Anregungen im Frequenzbereich
zwischen 4 und 12 Hz können deutliche Komforteinbußen festgestellt werden.
Des Weiteren fällt auf, dass sich die Verschlechterung bei ungefederten Massen
unter 60 kg im Vergleich zum Referenzfahrzeug in akzeptablen Grenzen hält. Ei-
ne Gewichtsanhebung über 60 kg hat in gewissen Fahrbereichen, vor allem bei
deterministischer und harmonischer Anregung, ein deutlich schlechteres Kom-
fortverhalten zur Folge. Eine wichtige Erkenntnis aus der Studie der Simulati-
onsergebnisse ist die Tatsache, dass es auch Geschwindigkeits- bzw. Frequenz-
bereiche gibt, in denen selbst sehr hohe Radmassen zu einer Komfortsteigerung
führen. Daher ist es notwendig, im Zuge simulatorischer Untersuchungen bzw. bei
subjektiven Beurteilungen an Versuchsfahrzeugen einen möglichst großen Fahr-
bereich zu analysieren, um so das Risiko von Fehlauslegungen zu reduzieren.

Die Analyse der Ergebnisse des semi-aktiven Verstelldämpfers zeigt, dass mit
diesem System die Komfortkennzahlen nur in einem sehr begrenzten Bereich
des Parameterraums verbessert werden können. Diese auf den ersten Blick über-
raschende Erkenntnis ist auf folgende zwei Effekte zurückzuführen. Bei einer
stoßartigen, deterministischen Anregung wird die Dämpferkonstante dsemi vom
Regelalgorithmus mit sehr hoher Frequenz angepasst. Die Berücksichtigung des
dynamischen Verhaltens des Dämpfers durch ein Verzögerungsglied erster Ord-
nung, vgl. Formel (2.12), bewirkt einen Zeitverzug zwischen der Reglervorgabe
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Tabelle 2.2: Gegenüberstellung der Simulationsergebnisse der Vertikaldynamikanaly-
se (Fettgedruckte Zahlen kennzeichnen eine Verbesserung des Fahrkom-
forts. Verschlechterungen sind mit einem Minus gekennzeichnet.)

Deterministisch Stochastisch Harmonisch
Bewertungsgröße Bewertungsgröße Bewertungsgröße
K := z̈MTV V K := z̈RMS K := z̈RMS

mR [kg] vx [km/h] vx [km/h] f [Hz]

1
0
-3

0

3
0
-5

0

5
0
-7

0

7
0
-9

0

1
0
-3

0

3
0
-5

0

5
0
-7

0

7
0
-9

0

0
-4

4
-8

8
-1

2

1
2
-2

0

Passiv
40 ≤ mR < 60 −1 −1 0 0 −1 −1 0 −1 0 −1 −2 1
60 ≤ mR ≤ 80 −1 −2 1 −1 −1 −1 −1 −1 0 −2 −3 2

Semi-aktiv
40 ≤ mR < 60 0 −1 −2 −2 0 0 0 0 1 1 1 0
60 ≤ mR ≤ 80 −2 −1 −2 −2 −1 −1 −1 −2 1 1 −3 3

Aktiv
40 ≤ mR < 60 1 -1 1 0 2 1 1 0 3 1 1 1
60 ≤ mR ≤ 80 0 -1 1 1 1 0 1 −1 3 0 −2 3

Bewertung Durchschnittliche Abweichung von der Referenz (Passiv mR = 40 kg)

0 0 % < ∆K < 5 %

1 5 % < ∆K < 20 %

2 20 % < ∆K < 40 %

3 40 % < ∆K < 100 %

und der effektiv aufgebrachten Kraft. Dieser Phasenverzug kann in gewissen
Fahrsituationen zu einem unerwünschten Verhalten des Dämpfers führen, was
sich wiederum negativ auf die zu reduzierende Aufbaubeschleunigung auswirkt.
Zusätzlich zu der Art der Anregung hat auch die Steigerung der Radmasse einen
merklich negativen Einfluss auf das vertikale Schwingungsverhalten. Der Grund
hierfür liegt in der Abnahme der Radeigenfrequenz bei zunehmender Radmasse.
Abbildung 2.11 zeigt das Übertragungsverhalten z̈w/zF der frequenzbewerteten
Aufbaubeschleunigung eines linearen Zweimassenschwingers für ein konventio-
nelles Fahrwerk und für ein Fahrwerk mit einem Skyhook -geregelten semi-aktiven
Dämpfersystem. Wie den Kurven zu entnehmen ist, hat die Steigerung der un-
gefederten Masse von 40 kg auf 80 kg ein Absinken der Radeigenfrequenz fR von
12 auf 8.5 Hz zur Folge. Da das geregelte System im Frequenzbereich zwischen
fA und fR die größte Wirksamkeit aufweist, wird das Optimierungspotential
zur Verbesserung des Fahrkomforts mit steigender Radmasse immer weiter ab-
geschwächt.

Mit dem aktiv elektrischen Dämpfersystem kann der Fahrkomfort in einem wei-
ten Bereich der variierten Parameter gesteigert werden. Das große Verbesse-
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Abbildung 2.11: Vergleich der Vergrößerungsfunktion der frequenzbewerteten Auf-
baubeschleunigung eines passiven und eines geregelten Fahrwerks-
systems mit semi-aktiven Verstelldämpfer für verschiedene Radmas-
sen

rungspotential im Bereich der Aufbaueigenfrequenz ist auf den geschwindigkeits-
proportionalen Dämpfungsanteil daktiv zurückzuführen. Selbst bei ungefederten
Massen jenseits der 60 kg kann in diesem Frequenzbereich der z̈RMS Wert um
mehr als 40 % reduziert werden. Im Bereich der Radeigenfrequenz kommt es
aufgrund der niedrigen Grunddämpfung dA, vgl. Formel (2.14), zu einem erheb-
lichen Schwingungseintrag in den Aufbau. Dieser kann durch ein Anheben der
hydraulischen Dämpfung reduziert werden, was jedoch zu einer gleichzeitigen
Minderung der im niederfrequenten Bereich erzielten Verbesserungen führt. Ei-
ne weitere Alternative zur Bedämpfung der Radschwingung bietet der Einsatz
von mechanischen Schwingungstilgern [NR09, MTI+06]. Diese Systeme zeigen
sehr großes Optimierungspotential allerdings auf Kosten geringerer Systemkom-
plexität und geringeren Gewichts [RNW10].

2.3.3.4 Zusammenfassung

Nimmt man ein konventionelles Fahrwerk mit 40 kg Radmasse als Referenz, so
können bei einer Anhebung auf über 60 kg beim Fahrzeug mit passiven Fahrwerk
deutliche Komforteinbußen festgestellt werden. Um dem entgegenzuwirken kön-
nen alternative passive Systeme, wie z.B. mechanische Schwingungstilger, oder
geregelte Fahrwerksysteme eingesetzt werden.

Wie die Untersuchungen auf Basis von Simulationen am Vollfahrzeugmodell zei-
gen, kann mit Hilfe eines semi-aktiven hydraulischen Verstelldämpfers, basierend
auf einer Skyhook -Regelstrategie, der Fahrkomfort nur unter gewissen Voraus-
setzungen verbessert werden. Vor allem die Art der Straßenanregung und die
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Fahrgeschwindigkeit haben einen starken Einfluss auf das Optimierungspoten-
tial. Der Grund für die vergleichsweise kleinen Verbesserungen liegt in der Ab-
nahme der Radeigenfrequenz bei zunehmender Radmasse. Da die semi-aktive
Skyhook -Regelung vor allem im Frequenzbereich zwischen den Eigenfrequenzen
des Aufbaus und des Rades die größte Wirksamkeit aufweist, verliert dieses Sys-
tem mit zunehmender Radmasse an Attraktivität hinsichtlich einer Verbesserung
des Komfortverhaltens. Demgegenüber lässt sich mit einem aktiven elektrischen
Dämpfersystem das Komfortkriterium in einem weiten Bereich der variierten
Parameter steigern, wenn auch um den Preis zusätzlichen Energiebedarfs.

2.3.4 Energiebedarf von geregelten Fahrwerksystemen

In konventionellen Fahrwerken werden vorwiegend mechanische Federn zur Spei-
cherung von Energie in Form von Verformungsarbeit und hydraulische Dämpfer
zur Dissipation der Schwingungsenergie eingesetzt. Die wesentlichen Aufgaben
des passiven Feder-Dämpfer-Systems bestehen einerseits in der Reduktion und
im Abbau von Schwingungen und andererseits in der Begrenzung der Wank-
und Nickbewegungen beim Einwirken einer Quer- bzw. Längsbeschleunigung.
Im Hinblick auf den Einsatz geregelter Fahrwerksysteme in elektromechanischen
Corner-Modulen stellt sich die Frage, wie viel Energie ein elektrisches Fahrwerk
mindestens verbrauchen muss, um diese Funktionen zu erfüllen.

Beim ungedämpften Fahrzeug ist für die Wank- bzw. Nickwinkelkompensation
beim Durchfahren einer Kurve bzw. beim Bremsen oder Beschleunigen kein Ener-
gieeinsatz notwendig. Dies wird am Beispiel einer Kurvenfahrt in Abbildung 2.12
verdeutlicht. Während der Einlenkphase –1– wird durch die einsetzende Wank-
bewegung kinetische Energie in Verformungsarbeit umgewandelt und temporär
in den Federn gespeichert –2–. Beim Verlassen der Kurve entspannen die Federn
und der Aufbau wird wieder in eine waagerechte Position gebracht –3–. Diese Be-
trachtung setzt ein ideales Systemverhalten ohne Verluste voraus. Geht man von
einer verlustfreien mechanischen Feder aus, fällt bei einem passiven Fahrwerk
lediglich die in Wärme umgewandelte Reibungsenergie des Dämfpers als Verlust
an. Wird allerdings ein elektrischer Aktor zur Generierung der Fahrwerkskraft
eingesetzt, müssen weitere Verlustquellen berücksichtigt werden. Die durch Ener-
gieumwandlung und Speicherung resultierenden Wirkungsgradeinbußen haben
zur Folge, dass im realen System der Gesamtenergiebedarf zur Horizontierung
des Aufbaus nicht vernachlässigbar ist.

Bei aktiv geregelten Systemen werden zur Reduktion der Schwingung des Auf-
baus und der Räder Kräfte in allen vier Quadraten des Kraft-Weg- bzw. Kraft-
Geschwindigkeit-Diagramms erzeugt. Wie in Abbildung 2.3 gezeigt wurde, hat
die Bandbreite des aktiven Fahrwerksystems einen maßgeblichen Einfluss auf
den notwendigen Leistungs- und Energiebedarf. Ein Vorteil der elektrischen Ak-
toren gegenüber den viskosen Dämpfern besteht in der Möglichkeit, einen Teil
der ansonsten in Wärme umgewandelten Energie in Form von elektrischer Nut-
zenergie zur rekuperieren. Abbildung 2.13 zeigt den in den vier Dämpfern dissi-
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Abbildung 2.12: Qualitative Darstellung des Leistungs- und Energieflusses idealer
mechanischer Fahrwerksfedern während einer Kurvenfahrt

pierten Engeriebetrag als Funktion der Geschwindigkeit und des Fahrbahntyps.
Im logarithmischen Maßstab ergibt sich ein nahezu linear steigender Verlauf mit
zunehmender Rauhheit der Fahrbahn. Die aus der Gesamtfahrzeugsimulation
gewonnen Daten weisen im Fahrbahnunebenheitsspektrum der ISO-Klassen19

A (sehr gutes Subjektivurteil für Ebenheit) bis E (sehr schlechtes Subjektivur-
teil für Ebenheit) ein Rekuperationspotential zwischen 0.02 kWh und 6 kWh pro
gefahrene 100 km auf.
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Abbildung 2.13: Einfluss der Fahrgeschwindigkeit auf die dissipierte Dämpferenergie
beim Überfahren von unebenen Fahrbahnen

Bereits seit einigen Jahren befassen sich diverse Forschungsarbeiten mit der Ent-
wicklung aktiv eingreifender Fahrwerksysteme, welche die rekuperierte Schwin-
gungsenergie zur Erzeugung von Stellkräften nutzen [SHHK07, ZHY+07]. Mit

19In der ISO-Richtlinie 8608:1995(E) - Mechanical Vibration - Road Surface Profiles - Repor-
ting of Meassured Data wird ein Vorschlag zur Klassifizierung von Fahrbahnunebenheiten
mit einseitigen Spektralen Dichten gegeben [Int95].
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dem Ziel vollständiger Energieautarkheit des Fahrwerks wurden spezielle Re-
gelalgorithmen entworfen, die in Abhängigkeit des Ladezustands des Speichers
die Regelziele adaptiv verändern [SNN98, NSN03]. In den genannten Arbeiten
konnte durchwegs hohes Potential zur Steigerung des Fahrkomforts und der Fahr-
sicherheit bei gleichzeitig niedrigem Energiebedarf nachgewiesen werden.

2.3.4.1 Zusammenfassung

Wie aus den vorherigen Untersuchungen hervorgeht, wäre es theoretisch möglich
sowohl Komfortfunktionen als auch die Aufgabe der Horizontierung ohne grö-
ßeren Energieeinsatz darzustellen. Die Voraussetzung dafür sind hocheffiziente
Aktoren, welche in der Lage sind, die gespeicherte elektrische Energie möglichst
verlustminimal in mechanische Energie umzuwandeln. Die technischen Lösun-
gen, die diesen Anforderungen gerecht werden, sind allerdings aufgrund der ho-
hen Systemkosten, des Bauraumbedarfs sowie des zusätzlichen Gewichts noch
nicht für eine Anwendung im Pkw-Segment geeignet.

2.4 Systemauswahl

Unter Berücksichtigung der Ergebnisse der Untersuchungen aus Abschnitt 2.2
und 2.3, wird in der vorliegenden Arbeit ein ECM mit radindividuell eingrei-
fenden, elektrisch betätigten Antriebs-, Brems- und Lenksystemen untersucht.
Der Einsatz von aktiven Vertikaldynamikregelsystemen wird aufgrund der im
Nachfolgenden angeführten Gründe nicht weiter verfolgt. Stattdessen wird eine
passive Feder-Dämpfer-Einheit eingesetzt. Diese Systemauswahl begründet sich
im Wesentlichen durch die folgenden Punkte:

• In einer aktuellen Arbeit von Mitchell et al. wird auf Basis umfassender
Untersuchungen bezüglich Infrastruktur, Stadt- und Bevölkerungsentwick-
lung, Marktvolumen sowie Umwelt- und Energieaspekten prognostiziert,
dass sich die Zukunft der Elektromobilität vor allem auf den urbanen Raum
konzentrieren wird [MBBB10]. Die wesentlichen Anforderungen an ein elek-
trisches Stadtfahrzeug können dabei wie folgt zusammengefasst werden:

– Niedriger Energiebedarf.

– Geringe Kosten.

– Kleine Außenabmessungen bei gleichzeitig hinreichend großem Innen-
raum.

– Die Steigerung der Wendigkeit bei niedrigen Geschwindigkeiten wird
stärker priorisiert als die Fahreigenschaften bei hohen Geschwindig-
keiten.
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• Wie aus der Analyse des Giermomentenpotentials in Kapitel 2.2 hervor-
geht, kann durch die aktive Regelung des Lenkwinkels und des Reifen-
längsschlupfs die Horizontaldynamik des Fahrzeugs wesentlich stärker be-
einflusst werden als durch eine Verstellung der Radaufstandskräfte. Da der
Normalkrafteingriff prinzipbedingt nur im fahrdynamischen Grenzbereich
wirksam ist, beschränkt sich das Einsatzspektrum dieser Systeme auf einige
wenige Fahrsituationen. Besonders großes Stabilisierungspotential verspre-
chen jene Systeme, welche sowohl radindividuelle Antriebskräfte als auch
Bremskräfte aufbringen können. Mit Hilfe einer elektrischen Maschine, die
sowohl im motorischen als auch im generatorischen Bereich betrieben wer-
den kann, lassen sich diese Funktionen in einem Aktor vereinen.

• Die durch die Integration von elektrischen Antrieben in die Radbaugruppe
hervorgerufene Erhöhung der ungefederten Massen hat einen entscheiden-
den Einfluss auf das vertikaldynamische Schwingungsverhalten des Auf-
baus und der Räder. Wie die Simulationen am Vollfahrzeugmodell zeigen,
gibt es eine Tendenz dahingehend, dass der Fahrkomfort bei einer Zunah-
me der ungefederten Massen kontinuierlich abnimmt. Aus diesem Grund
empfiehlt sich bei sehr hohen Radmassen der Einsatz eines aktiv geregelten
Fahrwerksystems, dessen Bandbreite aus Bauraum- und Gewichtsgründen
auf ca. 4 Hz beschränkt werden sollte. Ein energetisch effizienter Betrieb,
welcher den Anforderungen eines elektrisch betriebenen Fahrzeugs gerecht
wird, setzt allerdings eine Aktortechnologie voraus, die zur Zeit noch nicht
verfügbar ist. Bei einer Einschränkung der Massenzunahme durch die Rad-
nabenmotoren auf ca. 20 kg je Rad können, in Anbetracht der Anforderun-
gen an das Zielfahrzeug, die Komforteinbußen mit einem passiven System
akzeptiert werden.
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Entwicklungsumgebungen

In diesem Kapitel werden die eingesetzten Modelle zur Abbildung des dynami-
schen Verhaltens des Fahrzeugs sowie der eingesetzten Aktoren vorgestellt. Der
erste Abschnitt widmet sich der Beschreibung der entwickelten Fahrdynamiksi-
mulationsumgebung MOVES2 20. Nach einer allgemeinen Einleitung werden die
Module Manöver, Fahrermodell, Umwelt und Visualisierung näher beschrieben.
Anschließend werden die Bewegungsgleichungen eines linearen Einspurmodells,
welches für den Entwurf des Fahrdynamikreglers herangezogen wird, definiert.
Die Grundlage für alle weiteren fahrdynamischen Untersuchungen bildet das in
MOVES2 implementierte nichtlineare Gesamtfahrzeugmodell. Zur Überprüfung
der Modellgüte wird das vorgestellte Fahrzeugmodell mit den Parametern ei-
nes Referenzfahrzeugs bedatet und auf Basis von Messungen aus Fahrversuchen
validiert. Der zweite Teil dieses Abschnittes gibt einen Überblick über die entwi-
ckelten und eingesetzten Aktoren. Nach einer allgemeinen Konzeptbeschreibung
werden die erstellten Simulationsmodelle und die getroffenen Annahmen erläu-
tert. Das Kapitel schließt mit der Vorstellung der Co-Simulationsumgebung, auf
Basis welcher die Aktormodelle in die Fahrdynamiksimulation eingebunden wer-
den.

3.1 Simulationsumgebung MOVES2

MOVES2 ist eine flexible und einfach erweiterbare Modellierungs- und Simulati-
onsumgebung, welche im Laufe der letzten Jahre am Institut für Fahrzeugtechnik
20Modular Vehicle Simulation System

43
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an der Technischen Universität Graz entwickelt und durch das vorliegende Dis-
sertationsprojekt gefördert wurde. Das Programm ist in eine Matlab/Simulinkr

Umgebung integriert und verfügt über Schnittstellen zu weiteren Simulations-
systemen wie beispielsweise Dymolar oder CATIAr [Mat11b, Das11a, Das11b].
Der aktuelle Entwicklungsstand umfasst ein Modul zur Entwicklung, Bewertung
und Optimierung von Radaufhängungen (KOS21) sowie Fahrzeugmodelle un-
terschiedlicher Modellierungstiefen. Die einheitliche Programmstruktur basiert
auf der Nutzung zentral abgelegter Funktions-, Modell- und Parameterbiblio-
theken, welche in einen durchgängigen Simulationsprozess eingebettet sind. Die
Steuerung durch den Benutzer kann über einen direkten Funktionsabruf oder
über eine grafische Benutzeroberfläche erfolgen. Der Status Quo der laufenden
Entwicklungsarbeiten wird in mehreren Diplomarbeiten sowie wissenschaftlichen
Publikationen dokumentiert, vgl. u.a. [Mar09, Apo10, Dür11, Fer11, RND11,
RNA11, NDR11, RNFD11].

Das in MOVES2 implementierte Fahrdynamikmodell lässt sich, wie in Abbildung
3.1 dargestellt, in die Module Manöver, Fahrer, Umwelt, Fahrzeug, Visualisie-
rung und Simulationsoutput gliedern. Der modulare Modellansatz bietet dem
Benutzer die Möglichkeit einer flexiblen Anpassung des Fahrzeugmodells. Die
Modellkomplexität kann sowohl auf Fahrzeug-, System- als auch auf Kompo-
nentenebene variiert werden, ohne dabei die anderen Module der Simulations-
umgebung anpassen zu müssen. Die Submodelle auf der obersten Ebene des
Fahrzeugmodells beinhalten die Bewegungsgleichungen und charakterisieren da-
mit das dynamische Verhalten des Fahrzeugs. Je nach Anwendung kann zwischen
einem Viertelfahrzeugmodell, einem Einspurmodell (vgl. Abschnitt 3.1.3.1) oder
einem Vollfahrzeugmodell (vgl. Abschnitt 3.1.3.2) gewählt werden.
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Abbildung 3.1: Schematische Darstellung des Fahrdynamikmodells in MOVES2

21Kinematics Optimisation System
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3.1.1 Manövervorgabe und Fahrermodell

Das Ziel der Module Manöver und Fahrer ist die Berechnung der Stellsignale
für die Antriebs-, Brems- und Lenkeinheit in Form von Pedalstellungen und ei-
ner Lenkwinkelvorgabe entlang eines definierten Fahrkurses. Die Aufgabe wird
dabei in die drei Domänen Längsregelung, Querregelung und Gangwahl aufge-
gliedert. Die Manövervorgabe, die durch den Benutzer getätigt wird, entscheidet
über die Charakteristik des Fahrermoduls, welches in die drei Gruppen Open-
Loop, Driver-in-the-Loop und Closed-Loop unterteilt werden kann. Bei einem
Open-Loop-Manöver werden die Stellsignale für die Betätigungsvorrichtungen
als zeitabhängige Verläufe vorgegeben. Ein typischer Anwendungsfall hierfür ist
die Eingabe von Messdaten zur Validierung des Fahrzeugmodells. Das Driver-
in-the-Loop-Modul stellt eine weitere Möglichkeit der Fahrzeugsteuerung dar.
Dabei kontrolliert der Anwender die Bewegung des Fahrzeugs, indem er über
entsprechende Hardware (Lenkrad, Pedale und Gangwahlvorrichtung) in den Si-
mulationsprozess einbezogen wird. Bei einem Closed-Loop-Fahrmanöver wird der
Fahrer-Fahrzeug-Regelkreis durch eine Rückkoppelung des dynamischen Fahrzu-
stands geschlossen. Die Berechnung der Stellsignale findet auf Basis eines Soll-Ist-
Vergleichs innerhalb der Längs- bzw. Querregelung statt und wird im Folgendem
kurz beschrieben.

Das dynamische Verhalten in Fahrzeuglängsrichtung kann durch Vorgabe ei-
nes zeitlichen Verlaufs der Geschwindigkeit, des Antriebs- bzw. Bremsmoments
oder der Beschleunigung gesteuert werden. Im Längsregler wird die aktuelle Ab-
weichung der Sollgröße von der Istgröße berechnet und einem PI-Regler22 mit
konstanten Parametern zugeführt. Die begrenzte Stellgröße des Reglers kann
vorzeichenabhängig als Beschleunigungs- bzw. Verzögerungswunsch interpretiert
werden. Durch Einschränkungen des Stellbereichs der Antriebsmotoren wird bei
längerer Verweildauer im Sättigungsbereich der Integralanteil des Längsreglers
auf unrealistisch hohe Werte anwachsen, was auch unter der Bezeichnung Wind-
Up-Effekt bekannt ist. Aus diesem Grund wird eine Anti-Wind-Up-Maßnahme
getroffen, indem die Differenz aus der Reglerausgangsgröße und dem beschränk-
ten Signal gebildet und an den Integratoreingang zurückgeführt wird [HD04].

Das Ziel der Closed-Loop-Querregelung besteht darin, die Abweichung der
Fahrzeug-Ist-Trajektorie von einer vorgegebenen Sollspur zu minimieren. Die si-
mulatorische Umsetzung dieser Fahraufgabe erfolgt mit Hilfe des von Donges ein-
geführten Zwei-Ebenen-Modells [Don77]. Der Summenlenkwinkel δh setzt sich,
wie in Abbildung 3.2 dargestellt, aus den zwei Teilen δhS und δhR zusammen.
Noch bevor sich das Fahrzeug am Beginn einer Kurve befindet, leitet der Fahrer
aufgrund seiner Erfahrung die Lenkbewegung ein. Er handelt vorausschauend,
ohne vom aktuellen Zustand des Fahrzeugs beeinflusst zu werden. Man spricht
von einer antizipatorischen Steuerung beziehungsweise von der Bahnführungs-
ebene. Eine in der Literatur weit verbreitete Methode zur Berechnung des anti-
zipatorischen Steuerungsanteil δhS geht auf die Arbeit von Horn aus dem Jahre
22Proportional-Integral-Regler



46 Kapitel 3. Entwicklungsumgebungen

1985 zurück [Hor85]. Der Zusammenhang zwischen der antizipierten Krümmung
κsoll und dem Steuerungslenkradwinkel kann über folgende Differentialgleichung

T 2
2S δ̈hS(t) + T1S δ̇hS(t) + δhS(t) = VGS κsoll(t+ TA) , (3.1)

bzw. in Form einer Übertragungsfunktion

GS(s) =
δhS(s)
κsoll(s)

= VGS
eTAs

T 2
2Ss

2 + T1Ss+ 1
(3.2)

hergestellt werden. Dabei kennzeichnen T1S und T2S Zeitkonstanten, VGS einen
Verstärkungsfaktor und TA die Antizipationszeit. Die Bestimmung dieser Kon-
stanten kann auf verschiedenste Arten erfolgen. In der vorliegenden Arbeit wer-
den die Parameter in Abhängigkeit der Fahrgeschwindigkeit und der Querbe-
schleunigung nach einem Ansatz von Edelmann et al. ermittelt [EPRT07].

Prädiktion

Antizipatorische 
Steuerung GS(s)

Kompensatorische
Regelung GR(s)

Fahrzeug

Sollspur

Straßenverlauf

+

κsoll

δh

δhS

δhR

ey

Δy(t+TP)

Störung

Fahrermodell

Δysoll(t+TP) = 0

Fahrzeug-
sensorik

y(t)

x(t)

Abbildung 3.2: Querregelkreis Fahrer-Fahrzeug unter Einwirkung von Störungen

Die Güte der Steuerung hängt in der Realität in erster Linie von den Fähig-
keiten des Fahrers ab. Je besser er das Fahrverhalten des Fahrzeugs abschätzen
kann, desto geringer sind die notwendigen Lenkausschläge zur Kompensation ei-
ner Querabweichung ∆y. Um unter Einfluss von externen Störungen, z.B. durch
Seitenwind, ein Abkommen von der Fahrbahn zu verhindern, muss der Fahrer-
Fahrzeug-Regelkreis geschlossen werden. Dazu wird die voraussichtliche Abwei-
chung von der Solltrajektorie rückgeführt und zu Null ausgeregelt. Diese zweite
Ebene des Fahrermodells wird auch als Stabilisierungsebene bezeichnet. Im Block
Prädiktion wird der Normalabstand des Fahrzeugschwerpunkts von der Sollspur
zum Zeitpunkt t + Tp bestimmt. Die Prädiktionszeit Tp entspricht in der Be-
deutung der Antizipationszeit, ist aber im Zahlenwert verschieden [MW04]. Die
Übertragungsfunktion des kompensatorischen Reglers GR(s) entspricht dem in
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der Literatur weit verbreiteten Präzisionsmodell von McRuer [MGKR65]. Dem-
nach können die Eingriffe des Menschen durch eine Übertragungsfunktion der
Form

GR(s) =
δhR(s)
ey(s)

= VGR
1 + TDs

1 + TIs
e−τs (3.3)

angenähert werden. In der Gleichung steht VGR für einen Verstärkungsfaktor
des Menschen, TD und TI für seine Vorhalte- und Verzögerungszeitkonstanten.
Die Übertragungsfunktion, welche der eines Lead-Glieds entspricht, wird um ein
Totzeitglied mit der Reaktionszeit des Fahrers τ erweitert. Die bislang noch unbe-
kannten Parameter in GR(s) lassen sich über die Vorgabe der Phasenreserve ϕR,
der Durchtrittsfrequenz ωc/2π und der Steigung der Amplitudenkennlinie bei
ω = ωc mit den klassischen Methoden der Regelungstechnik bestimmen. Mit den
Bereichswerten der genannten Kriterien, welche der Fachliteratur entnommen
werden können z.B. [MW04], wird in der vorliegenden Arbeit der Reglerentwurf
anhand des Pol-Nullstellen-Bildes des geschlossenen Regelkreises durchgeführt,
vgl. z.B. [HD04, Lun07]. Die ermittelten Reglerparameter werden in Form von
Kennfeldern als Funktion der Fahrgeschwindigkeit und der Querbeschleunigung
abgelegt.

3.1.2 Umwelt, Visualisierung und Simulationsoutput

Die Umwelt eines Fahrzeugs beeinflusst maßgeblich dessen Bewegung, weshalb
die Modellierung derselben einen zentralen Teil des Fahrzeugmodells ausmacht.
Neben der Straße gehören auch Wind, Witterungseinflüsse sowie andere Ver-
kehrsteilnehmer zum System Umwelt.

Das in MOVES2 implementierte Fahrbahnmodell basiert auf der Open-Source-
Software OpenCRG [Vir10]. OpenCRG ist ein Standard zur Generierung und Vi-
sualisierung von Fahrbahnen, welcher im Laufe der letzten Jahre von namhaften
deutschen Automobilherstellern entwickelt wurde [Rau11]. Mit dieser Software
kann neben der Beschreibung der horizontalen Ausdehnung auch die Steigung
und die Querneigung der Straße abgebildet werden. Da Fahrbahnunebenheiten
einen nicht vernachlässigbaren Einfluss auf den Fahrkomfort und auf die Fahr-
sicherheit haben, wird OpenCRG um eine zusätzliche Funktionalität erweitert.
Mit Hilfe des in MOVES2 implementierten Algorithmus zur Erzeugung von Un-
ebenheiten können sowohl deterministische als auch stochastische Hindernisse an
jeder beliebigen Stelle der Fahrbahn angebracht werden [Fer11]. Ein in [RND11]
vorgestelltes Abtastmodell ermittelt die Stellung des Rades auf der Straße und
übergibt die in den Knotenpunkten gespeicherte z-Anregung an das Reifenmo-
dell. Die zur Berechnung der Kontaktkräfte zwischen Fahrbahn und Reifen erfor-
derlichen Informationen bezüglich des nominellen Kraftschlussbeiwerts, werden
ebenfalls als Knotendaten im Straßenmodell gespeichert und vom Abtastalgo-
rithmus ausgelesen.
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In den beiden Modulen Visualisierung und Simulationsoutput werden die Er-
gebnisse aus der Simulation verwendet, um einerseits eine dreidimensionale Ani-
mation des Fahrszenarios darzustellen und andererseits die Daten für die weitere
Verwendung aufzuarbeiten, vgl. Abschnitt 3.3.

3.1.3 Fahrzeugmodelle

3.1.3.1 Lineares Einspurmodell

Das klassische lineare Einspurmodell geht auf die Arbeit von Riekert und Schunck
aus dem Jahre 1940 zurück [RS40]. Das Modell beschränkt sich auf nur wenige
aber wesentliche physikalische Parameter und gehört aufgrund seiner Einfach-
heit bis heute zu einem der meistangewandten Modelle zur Beschreibung der
Gierraten- und Schwimmwinkeldynamik des Fahrzeugs. In der vorliegenden Ar-
beit dient das lineare ebene Einspurmodell als Grundlage für den Entwurf des
Horizontaldynamikreglers, welcher im Abschnitt 4.3 vorgestellt wird. Für den
Reglerentwurf wird eine Modellbeschreibung der Form

ẋ = Ax + Bu (3.4)

benötigt. Dabei beinhaltet der 2×1-Zustandsvektor x den Schwimmwinkel β und
die Giergeschwindigkeit ψ̇. Im 3 × 1-Eingangsvektor u werden die drei aktiven
Stellgrößen zusammengefasst. Nach Abbildung 3.3 ist dies eine externe Querkraft
an der Vorderachse F exty,v bzw. Hinterachse F exty,h sowie ein Giermoment um die
Fahrzeughochachse Mext

z .

x =
[
β ψ̇

]T
(3.5)

u =
[
F exty,v F exty,h Mext

z

]T
(3.6)

Die Bestimmung der 2 × 2-Systemmatrix A beruht auf einer Reihe vereinfa-
chender Annahmen. Es wird vorausgesetzt, dass die Geschwindigkeit des Fahr-
zeugschwerpunktes v längs seiner Bahnkurve konstant sei. Des Weiteren wird
die Fahrzeugmasse m und das Trägheitsmoment Jz im Massenmittelpunkt SP
zusammengefasst. Dieser befindet sich auf Fahrbahnhöhe was zur Folge hat, dass
alle Nick- und Wankbewegungen vernachlässigt werden. Die Vorder- und Hin-
terräder werden achsweise zu jeweils einem Rad in der Spurmitte zusammen-
geführt. Die Reifennachläufe und die daraus resultierenden Rückstellmomente
um die Hochachse der Reifen werden ebenfalls vernachlässigt. Beschränkt man
die auftretenden Gier- und Schwimmwinkel auf kleine Werte, so gelten für die
jeweiligen Winkel ϑ folgende Linearisierungen:

cosϑ ≈ 1 und sinϑ ≈ tanϑ ≈ ϑ . (3.7)



3.1. Simulationsumgebung MOVES2 49

Fx

0x

Fy

0y

FO

O

Mz

ψ

Fy;h Fx;h

lh

lv

Fy;v Fx;v

v
βψ

∙
αv

αh

vv

SP

Fy;v
ext

F y;h
ext

ext

m,Jz

vh

Abbildung 3.3: Eingeprägte und externe Kräfte, kinematische und geometrische Grö-
ßen am Einspurmodell für den Reglerentwurf

Auf Basis dieser Randbedingungen können die Systemmatrix A und die Ein-
gangsmatrix B berechnet werden. Die Zustandsraumdarstellung in Gleichung
(3.8) ist das Ergebnis der in Anhang A.2 gezeigten Herleitung und wird zur
Beschreibung der Bewegung des erweiterten Einspurmodells im Zuge des Reg-
lerentwurfs eingesetzt. Die notwendigen Parameter zur vollständigen Definition
des dynamischen Systemverhaltens sind: die Fahrzeuglängsgeschwindigkeit vx,
die Fahrzeugmasse m, das Trägheitsmoment um die z-Achse Jz, die Abstände
der Achsen zum Schwerpunkt lv und lh sowie die Summenquersteifigkeiten der
Vorder- bzw. Hinterachse cαv und cαh.
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(3.8)

Die getroffenen Vereinfachungen bezüglich der Approximation der Reifenkräf-
te schränken den Gültigkeitsbereich des linearen Einspurmodells auf Querbe-
schleunigungen bis ca. 4 m/s2 ein [Hir09a]. Um dem entgegenzuwirken, wird
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die in [LS08] beschriebene Methode zur Bestimmung von cαv und cαh ange-
wandt. Dabei werden die Bewegungsgleichungen eines Einspurmodells mit dem
Radlenkwinkel δR als Eingangsgröße derart umgeformt, dass die Summenquer-
steifigkeiten als Funktion des Lenkwinkels und der Geschwindigkeit bestimmt
werden können. Die Anpassung setzt sich zum Ziel, dass das Einspurmodell in
stationären Arbeitspunkten, welche durch eine Kombination einer Geschwindig-
keit und eines Lenkwinkels definiert sind, idente Ausgangsgrößen hinsichtlich der
Gierrate und des Schwimmwinkels wie ein nichtlineares Referenzmodell liefern.
In dieser Arbeit werden die Referenzwerte ψ̇soll und βsoll mit dem Vollfahrzeug-
modell aus Abschnitt 3.1.3.2 berechnet. Mit Hilfe dieser Sollgrößen erfolgt die
Bestimmung der gesuchten Parameter schließlich über folgende Zusammenhän-
ge:

cαv(vx(i), δR(j)) =
lhmvx(i)2 ψ̇soll(vx(i), δR(j)) (lv + lh)−1

βsoll(vx(i), δR(j)) vx(i) + ψ̇soll(vx(i), δR(j))lv − δR(j)vx(i)

cαh(vx(i), δR(j)) =
lvmvx(i)2 ψ̇soll(vx(i), δR(j)) (lv + lh)−1

βsoll(vx(i), δR(j)) vx(i)− ψ̇soll(vx(i), δR(j))lh
(3.9)

mit i = 1 . . .Anzahl der diskreten Geschwindigkeiten
und j = 1 . . .Anzahl der diskreten Radlenkwinkel.

Mit den in Tabellen hinterlegten Werten für die Summenquersteifigkeiten der
Vorder- bzw. Hinterachse kann die Systemmatrix A(vx, δR) des Einspurmodells
in Abhängigkeit des vorherrschenden Fahrzustandes, welcher über die Vorgabe
der Fahrgeschwindigkeit und des Lenkwinkels definiert ist, bestimmt werden.

3.1.3.2 Nichtlineares Gesamtfahrzeugmodell

Das mechanische Schwingungssystem des in MOVES2 implementierten Gesamt-
fahrzeugmodells ist in Abbildung 3.4 dargestellt. An dieser Stelle wird ein Über-
blick des Gesamtsystems gegeben, die Bewegungsgleichungen der beteiligten
Körper sind im Anhang A.3 angeführt.

Der Fahrzeugaufbau ist als ausgedehnter starrer Körper modelliert und verfügt
über drei translatorische Freiheitsgrade in Fx, F y und F z Richtung sowie über
drei weitere rotatorische Freiheitsgrade φ, θ und ψ. Die Drehung des Aufbaus fin-
det relativ zum horizontierten Referenzsystem Hx,Hy,Hz

23 um die Wank- WA

23Die Definition der Fahrzeugkoordinatensysteme bezieht sich auf die Norm DIN 70000 [Nor94].
Siehe auch Anhang A.1.
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bzw. Nickachse NA statt. Die Momentanachsen des Aufbaus werden durch die
Achskinematik festgelegt und sind im Allgemeinen von der aktuellen Radstellung
abhängig [Dür11].

m1
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Fy
Fx

Fz
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CiO Cvry
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Abbildung 3.4: Mechanisches Schwingungssystem des nichtlinearen Gesamtfahrzeug-
modells

Die Radmassen besitzen neben einem vertikalen Freiheitsgrad in Cz Richtung,
zwei weitere Bewegungsmöglichkeiten. Durch Betätigung des Lenksystems wer-
den die Räder gegenüber dem Aufbau um die Cz Achse verdreht. Die zweite
Drehbewegung um die Rotationsachse der Räder Cy wird durch Aufbringen von
Antriebs- bzw. Bremsmomenten gesteuert. Die horizontale Radbewegung ist an
jene des Aufbaus an den vier Eckpunkten gekoppelt.

Die Kinematik der Radaufhängung wird berücksichtigt, indem der Bewegung des
Rades sowohl eine horizontale Verschiebung als auch eine Drehung um die Cx
und Cz Achse überlagert wird. Der Verschiebevektor wkin,i und die Winkel δkin,i
bzw. γkin,i werden in Abhängigkeit der aktuellen Einfeder- und Lenkbewegung
aus dreidimensionalen Kennfeldern entnommen. Die elastokinematischen Ein-
flüsse bezüglich einer Spurwinkeländerung unter Querkrafteinwirkung, können
ebenfalls in Form von tabellarischen Zusammenhängen berücksichtigt werden.

Das Basismodell des Fahrzeugs kann durch zusätzliche Massen, welche am Auf-
bau fixiert werden, beliebig erweitert werden. Ein Beispiel hierfür ist das elas-
tisch aufgehängte Antriebsaggregat oder das Schwingungssystem Sitz-Fahrer.
Die dadurch hinzugefügten Freiheitsgrade ermöglichen vor allem im Hinblick auf
vertikaldynamische Untersuchungen eine genauere Darstellung der Wirklichkeit
[Mar09, RNFD11].
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Die mathematischen Modelle zur Charakterisierung der nichtlinearen Kraftge-
setze zwischen den Radmassen und dem Aufbau werden in [RNW10] detailiert
beschrieben. Es handelt sich hierbei um weg- bzw. geschwindigkeitsabhängige
Funktionen, deren Parameter an jene des Versuchsfahrzeugs angepasst wurden,
vgl. Anhang B.1. Die Kraftschlussmechanismen zwischen Fahrbahn und Rädern
werden mit einem Reifenmodell, welches in Anhang A.4 vorgestellt wird, be-
schrieben. Es besteht aus einem Vertikalmodell zur Abtastung der Fahrbahn
und Berechnung der Normalkraft auf den Reifen und aus einem Horizontalmodell
zur Bestimmung der lateralen und longitudinalen Kräfte sowie des Rückstellmo-
ments um die Reifenhochachse.

Zur Überprüfung der Modellgüte wird das vorgestellte Fahrzeugmodell mit den
Parametern des Referenzfahrzeugs gemäß Anhang B.1 bedatet. Eine Validie-
rung findet anhand von Messdaten statt, die in Fahrversuchen mit dem Ver-
suchsfahrzeug ermittelt wurden, vgl. Abbildung 3.5. Das Messobjekt ist dabei
mit optischen Geschwindigkeitssensoren (Correvit S-400), einer dreidimensiona-
len Kreiselplattform, einem GPS24, Beschleunigungssensoren am Aufbau und an
den Rädern, einem Messlenkrad sowie mit einem Radvektorsystem zur Messung
der Orientierung der Räder relativ zum Aufbau bestückt.

Radvektorsystem Kreiselplattform

GPS Antenne

Messlenkrad

Correvit S-400

Correvit S-400
Hy

Hx

Aufbaubeschleunigung

Radbeschleunigung

HO

Abbildung 3.5: Überblick der eingesetzten Sensorik für die Validierungsfahrten, in
Anlehnung an [Kol09]

Die Auswahl der Fahrmanöver orientiert sich an den verschiedenen Disziplinen
der Fahrdynamik. Zur Überprüfung der stationären Eigenschaften wird das in
der ISO 4138 [Nor84] genormte Manöver der stationären Kreisfahrt herange-
zogen. Dabei wird das Fahrzeug auf einer Kreisbahn mit konstantem Radius
bei variierender Geschwindigkeit bewegt. Diese wird stufenweise von der nahezu
fliehkraftfreien Fahrt mit geringer Geschwindigkeit bis zur maximal erreichba-
ren Querbeschleunigung gesteigert. Das dynamische Fahrzeugverhalten in ho-
rizontaler Richtung wird anhand von Manövern mit variabler Geschwindigkeit
24Global Positioning System
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und sinusförmigen Lenkwinkeleingaben beurteilt. Komplettiert werden die Vali-
dierungsversuche durch eine Überfahrt eines deterministischen Hindernisses zur
Überprüfung des vertikalen Schwingungsverhaltens.

Die Messfahrten für die stationäre Kreisfahrt werden auf einer ebenen Fahr-
bahn mit einem Radius von R = 44 m durchgeführt. Wie auch bei allen an-
deren Versuchen dienen die gefilterten Messdaten des Lenkradwinkels und der
Geschwindigkeit als Eingabe für das Simulationsmodell. Dem Trajektorienver-
lauf in Abbildung 3.6 ist zu entnehmen, dass der befahrene Kreisradius mit
zunehmender Querbeschleunigung zunimmt, was wiederum auf ein untersteu-
erndes Fahrverhalten schließen lässt. Die für Validierungszwecke dargestellten
charakteristischen Fahrzeuggrößen werden als Funktion der Querbeschleunigung
aufgetragen. Der Anstieg des Wankwinkels φ verläuft nahezu linear und beträgt
bei einer Beschleunigung von 7.5 m/s2 in etwa 3.5◦.
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Abbildung 3.6: Validierungsergebnisse für den Wankwinkel φ, den Differenz-
schwimmwinkel ∆β und die Gierrate ψ̇ im Manöver Stationäre Kreis-
fahrt

Der dargestellte Differenzschwimmwinkel ∆β wird mit dem optischen Geschwin-
digkeitssensor an der Hinterachse ermittelt. Der Schwimmwinkel im Fahrzeug-
schwerpunkt hat einen äquivalenten Verlauf, muss allerdings um den Grund-
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schwimmwinkel β0 korrigiert werden. Dieser kann aus der geometrischen Bezie-
hung

β0 =
lh
R

(3.10)

berechnet werden. Der Schwimmwinkel im Schwerpunkt wird nach folgender
Gleichung berechnet:

β = β0 + ∆β . (3.11)

Die Entwicklung der Gierrate zeigt einen typischen degressiven Verlauf. Für al-
le betrachteten fahrdynamischen Kenngrößen gilt, dass mit dem entwickelten
Simulationsmodell die Ergebnisse aus den Messfahrten im gesamten Querbe-
schleunigungsbereich ausreichend genau wiedergeben werden können.

Die Gegenüberstellungen in Abbildung 3.7 zeigen das Verhalten des Schwimm-
winkels und der Gierrate in einem hochdynamischen Manöver bei vorgegebenen
Lenkradwinkel und Geschwindigkeitsverlauf. Die Fahrgeschwindigkeit verändert
sich im Laufe der Zeit und liegt im Bereich zwischen 15 und 22 m/s. Der Lenk-
radwinkel wird zwischen ±80◦ variiert. Die Validierungsergebnisse weisen sowohl
in der Amplitude als auch in der Phasenlage der untersuchten Größen eine gute
Übereinstimmung auf.

Zur Überprüfung des vertikalen Schwingungsverhaltens des Aufbaus und der
Räder wird das Fahrzeug mit einem deterministischen Signal angeregt. Das Hin-
dernis setzt sich aus einer Schlagleiste und einem Schlagloch, welche unmittelbar
aufeinander folgen, zusammen. Die Höhe bzw. Tiefe der Anregung beträgt je-
weils 27 mm. Die Unebenheiten werden mit einer konstanten Geschwindigkeit
von 12 m/s überfahren. In Abbildung 3.8 sind die Zeitverläufe der Aufbaube-
schleunigung z̈A,vl und der Radbeschleunigung z̈R,vl am linken Vorderrad dar-
gestellt.

Das Schwingungsmodell kann den Signalverlauf beider Messgrößen ausreichend
gut abbilden. In [RNFD11] wird diesbezüglich gezeigt, dass die Qualität der
erzielten Ergebnisse vor allem vom verwendeten Reifen- und Fahrbahnmodell,
der vertikalen Motor- und Getriebeschwingung sowie von der berücksichtigten
gekoppelten Bewegung zwischen Vorder- und Hinterachse beeinflusst wird.
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Abbildung 3.7: Validierungsergebnisse für den Schwimmwinkel β und die Gierrate ψ̇
im transienten Manöver
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Abbildung 3.8: Validierungsergebnisse für die Aufbaubeschleunigung z̈A und die
Radbeschleunigung z̈R am linken Vorderrad bei Überfahrt einer
Schlagleiste gefolgt von einem Schlagloch
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3.2 Beschreibung der eingesetzten Aktorik

Wie in Abschnitt 2.4 festgelegt wurde, wird in dieser Arbeit ein ECM bestehend
aus einer elektromechanischen Einzelradlenkung und einem elektrisch betätigten
Antriebs- und Bremssystem untersucht. Im Folgenden werden die entwickelten
und eingesetzten Aktoren vorgestellt.

3.2.1 Steer-by-Wire-Einzelradlenkung

Mit der Einführung einer Steer-by-Wire-Einzelradlenkung werden alle mechani-
schen Verbindungen zwischen Lenkrad und Rad aufgelöst. Dies hat zur Folge,
dass eine Reihe der bislang geltenden Anforderungen bezüglich der Auslegung
der Achskinematik neu definiert werden müssen. Während bei konventionellen
Systemen die Optimierung des Lenkkomforts ein wesentliches Entwicklungsziel
darstellt, sind beim Einsatz der by-wire-Technologie vor allem die Forderung
nach minimalen Energie- und Leistungsbedarf sowie die Vorgaben an den Bau-
raum die dominierenden Entwicklungstreiber.

3.2.1.1 Konzeptbeschreibung

Abbildung 3.9 zeigt einen Schnitt mit schematischer Darstellung des Momenten-
flusses des im Rahmen dieser Arbeit entwickelten SbW-Aktors [Nie10, NR10b,
MR10]. Der Elektromotor zur Erzeugung des Lenkmoments wird dabei in ein
radführendes Federbein integriert. Das erzeugte Drehmoment wird über den
Stator des Motors an dem modifizierten Domlager abgestützt. Auf der Abtriebs-
seite wird das Moment mittels eines Getriebes um das 50fache erhöht und an
eine elastische Kupplung weitergeleitet. Die drehsteife Verbindung reduziert die
Biegebeanspruchung auf das Getriebe und ähnelt in ihrer Konstruktion der ei-
ner Gelenkscheibe. Eine zentrale Rolle in der Konstruktion des Lenksystems
nimmt die auf einer Kugelkeilwelle basierende Führungsvorrichtung ein. Sie hat
einerseits die Aufgabe das Drehmoment möglichst drehsteif an das Dämpferrohr
weiterzuleiten und andererseits eine reibungsarme translatorische Bewegung ent-
lang der Aktorachse sicherzustellen. In Summe besitzt das SbW-Federbein somit
gleich einem konventionellen McPherson-Federbein zwei Freiheitsgrade.

3.2.1.2 Modellbildung

Die mit der Aktorentwicklung verbundenen Herausforderungen reichen von der
Ermittlung des Energiebedarfs über die Identifikation von Systemparametern wie
z.B. der Verdrehsteifigkeit des Aktors, bis hin zur Analyse der Fahrdynamik. Zur
Unterstützung des Entwicklungsprozesses des SbW-Aktors wird ein Simulations-
modell benötigt, welches in der Lage ist die auftretenden physikalischen Effekte
wie beispielsweise die lastabhängige Reibung im Getriebe und im Dämpfer mit
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Abbildung 3.9: Schnittbild der elektromechanischen Einzelradlenkung mit einge-
zeichnetem Momentenfluss

ausreichender Genauigkeit abzubilden. Abbildung 3.10 zeigt eine schematische
Darstellung des entwickelten Aktormodells. Die komplexen Zusammenhänge be-
züglich des Einflusses der Achskinematik auf die Aktorbelastung erfordern spe-
zielle Simulationsinstrumente, die sowohl die mechanischen als auch die elek-
trischen Komponenten in die Modellbildung einbeziehen. Das gezeigte Modell
besteht aus den drei Modulen Input-Output-Generierung, MKS-Kinematik so-
wie dem Aktor-Modell und wird in die Simulationsumgebung Dymolar [Das11b]
implementiert. Dymolar baut auf den objektorientierten Sprachstandard Mode-
lica auf, welcher insbesondere für die Erzeugung komplexer Simulationsmodel-
le fachbereichsübergreifender naturwissenschaftlicher Domänen einwickelt wur-
de [Fri04, Til01]. Im Gegensatz zu rein signalorientierten Beschreibungsprachen
weist Modelica u.a. folgende Vorteile auf:

• Die nicht kausale Modellbildung25 erlaubt einen vielfältigen Einsatz von
standardisierten physikalischen Modellbibliotheken.

• Mit Hilfe der sogenannten Multidomain-Modellierung können mechanische,
elektrische, thermische, pneumatische und hydraulische Komponenten an-
einander gekoppelt und simuliert werden.

• Die Programmiersprache ermöglicht die Entwicklung hybrider Modelle,
welche aus einer Kombination von zeitkontinuierlichen und zeitdiskreten
Systemen bestehen.

25Im Unterschied zu kausalen Modellierungsansätzen dienen Fluss- und Potentialgrößen als
Schnittstellen zwischen den Komponenten. Die Bestimmung der Systemgleichungen in Form
gewöhnlichen Differentialgleichungen (ODEs) oder differential-algebraischen Gleichungen
(DAEs) erfolgt im Gegensatz zu rein signalorientierten Beschreibungsprachen erst nach der
Erzeugung der Modellstruktur womit die Modellbibliotheken flexibel eingesetzt werden kön-
nen [Est11].
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Abbildung 3.10: Schematische Darstellung des entwickelten Aktormodells in der Si-
mulationsumgebung Dymolar

Im Block Input-Output-Generierung nach Abbildung 3.10, werden die für die
Simulation notwendigen Eingänge und Ausgänge definiert. Neben dem aktuel-
len Referenzradlenkwinkel werden außerdem die Schnittkräfte und Momente an
der Radnabe sowie die vertikale Bewegung des Rades und des Aufbaus überge-
ben. Diese Größen können sowohl offline, z.B. in Form von Messdaten, als auch
online übergeben werden. Letztere Methode wird bei der im Kapitel 3.3 vorge-
stellten Co-Simulation mit dem Fahrzeugmodell angewandt. Im MKS-Kinematik
Modul wird die Kinematik der Radaufhängung als mechanisches Mehrkörpersys-
tem betrachtet. Die Fahrwerkskomponenten wie Lenker, Radträger, Federbein
etc. werden als starre Körper modelliert und mit Gelenken aneinander gebun-
den. Mit Hilfe dieses Teilmodells können die auf das Aktor-Modell wirkenden
Belastungen ermittelt werden. Neben dem Lenkmoment um die Drehachse Makt

wird auch die lastabhängige Dämpferreibung an der Kolbenstangenführung MRS

sowie am Dämpferkolben MRK mit berücksichtigt. Das Aktormodul, welches
zwischen Domlager und Radträger eingebaut ist, besitzt als abgeschlossenes Ge-
samtsystem einen Freiheitsgrad um dessen Drehachse. Neben den Modellen für
den Elektromotor und das reibungsbehaftete Getriebe wird das dynamische Ver-
halten der einzelnen Komponenten nach Abbildung 3.9 im Wesentlichen durch
Trägheiten, Steifigkeiten und Dämpfungen beschrieben.

3.2.2 Elektromechanischer Radnabenantrieb

Zur Erzeugung des geforderten Antriebsmoments wird entsprechend der derzeit
häufigsten Anwendung eine permanenterregte Synchronmaschine mit vergrabe-
nen Magneten eingesetzt. Das Maschinenmoment wird in einem nachgelagerten,
koaxial angeordneten, zweistufigen Planetengetriebe mit einer Übersetzung von
iG = 9.5 angehoben und auf die Radnabe übertragen, vgl. Abbildung 3.11(a).
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Abbildung 3.11: Elektromechanischer Radnabenantrieb
(a) Prototyp der Motor-Getriebe-Einheit, vgl. [Wil11], (b) Stationäres Fahrzustandskennfeld

Die Dimensionierung der Antriebsmotoren basiert im Wesentlichen auf den ge-
forderten Fahrleistungen bezüglich Maximalgeschwindigkeit, Steigungsvermögen
und Beschleunigungsvermögen [RNH11]. Abbildung 3.11(b) zeigt den Zugkraft-
bedarf sowie das Zugkraftangebot eines elektrisch betriebenen Pkw bei beschleu-
nigungsfreier Fahrt als Funktion der Fahrgeschwindigkeit Fx(v). Die als Scharpa-
rameter aufgetragenen Fahrwiderstände setzen sich aus den drei Anteilen: Roll-
widerstand WR, Luftwiderstand WL und Steigungswiderstand WS zusammen

Fx(v) = WR(v) +WL(v) +WS(%) (3.12a)
mit WR = Fz cos(%) aR sign(v) (3.12b)

WL = 0.5 CD ρL AProj v|v| (3.12c)
WS = Fz sin(%). (3.12d)

aR . . . Rollwiderstandsbeiwert
ρL . . . Luftdichte
Fz . . . Fahrzeuggewichtskraft

AProj . . . Projizierte Frontfläche
CD . . . Luftwiderstandsbeiwert
% . . . Steigungswinkel

Die durchgezogene Linie charakterisiert die maximale Zugkraft einer Synchron-
maschine für den Nennbetrieb, die Strichlinie jene für den Überlastbetrieb. Da
der ununterbrochene Betrieb im Überlastbereich aufgrund der thermischen Zer-
störungsgefahr auf wenige Minuten beschränkt ist [Wil11], muss gewährleistet
werden, dass die Betriebspunkte, welche dauerhaft angefahren werden, auf jeden
Fall im Nennbereich der Maschine liegen. Kurzzeitig auftretende Lastspitzen,
wie beispielsweise beim Anfahren am Berg oder beim Eingriff für eine fahrdy-
namische Stabilisierung, können hingegen durch Überlastung des Motors abge-
deckt werden. Das Verhältnis zwischen Maximalleistung Pmax und Dauerleistung
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Pnenn ist durch den Überlastfaktor OF 26 definiert und wird hauptsächlich durch
die vorherrschenden Kühlbedingungen begrenzt. In dieser Arbeit wird von einem
OF von zwei ausgegangen

OF =
Pmax
Pnenn

= 2. (3.13)

Da die elektrische Maschine sowohl motorisch, generatorisch, vorwärts als auch
rückwärts betrieben werden kann, erweitert sich der Betriebsbereich auf alle vier
Quadranten des Kraft-Geschwindigkeit-Diagramms.

Mit Hilfe des in [RNH11] vorgestellten iterativen Algorithmus zur Synthese eines
Elektromotors auf Basis definierter Fahranforderungen, werden die elektrischen
Maschinen für die zwei Anwendungsfälle: Zweiradantrieb (2RA) und Vierradan-
trieb (4RA) ausgelegt. Die Ergebnisse der in [Roj12] durchgeführten Motoraus-
legung sind in Tabelle 3.1 zusammengefasst.

Tabelle 3.1: Auslegungspunkte der eingesetzten Radnabenmotoren

Nennmoment Nenndrehzahl Nennleistung

Zweiradanwendung (2RA) 29.2 Nm 4843 U/min 14.8 kW
Vierradanwendung (4RA) 14.6 Nm 4916 U/min 7.5 kW

Die geforderten und die mit den ausgelegten Motoren effektiv erreichbaren Fahr-
leistungen für das Zielfahrzeug aus Anhang B.1 sind in Tabelle 3.2 dargestellt.
Dabei wird davon ausgegangen, dass sowohl die Anforderungen an das Beschleu-
nigungsvermögen als auch an das Steigungsvermögen im Überlastbetrieb der
Maschinen abgedeckt werden können. Die Maximalgeschwindigkeit stellt hin-
gegen einen permanenten Betriebspunkt dar, welcher im Dauerlastbereich der
Maschine liegt.
26Overload Factor
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Tabelle 3.2: Zusammenfassung der geforderten und erreichten Fahrleistungen für das
Zielfahrzeug mit Zweiradantrieb (2RA) und mit Vierradantrieb (4RA).

”
DL“ kennzeichnet den Dauerlastbetrieb und

”
ÜL“ den Überlastbetrieb.

Anforderungen Betriebsmodus Zielwert 2RA 4RA

Beschleunigungsvermögen [s]
0− 50 km/h ÜL 7 6.1 6.2
0− 100 km/h ÜL 15 15 15

Elastizität [s]
80− 110 km/h ÜL 12 7.3 7.2

Steigungsvermögen [%]
%max bei v = 10 km/h ÜL 25 25 25

Maximalgeschwindigkeit [km/h]
vmax mit % = 0 % DL 130 130 130
vmax mit % = 4 % DL 90 99 101

3.3 Co-Simulationsumgebung

Mit Hilfe der Co-Simulation kann das entwickelte Lenkaktor-Modell in MOVES2

eingebettet werden. In Dymolar werden dafür Werkzeuge zur Verfügung ge-
stellt, die die Modellgleichungen in C-Code übersetzen, welcher wiederum in
Simulinkr eingebunden werden kann. Abbildung 3.12 zeigt den Informations-
fluss bei der Durchführung einer Co-Simulation. Der Referenzradlenkwinkel δref
wird auf Basis des aktuellen Fahrzustands vom Fahrdynamikregler in MOVES2

berechnet und an das Aktormodell übergeben. Des Weiteren werden die Schnitt-
kräfte RFx,y,z und Momente RMx,y,z an der Radnabe als Eingangsgrößen für das
MKS-Kinematik -Modul zur Verfügung gestellt. Der aktuelle Radlenkwinkel δakt
stellt die Rückgabegröße vom Aktormodell an das Fahrzeugmodell dar.
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Simulationsumgebung



4
Entwurf der Fahrdynamikregelung

Dieser Abschnitt befasst sich mit dem Entwurf einer Fahrdynamikregelung zur
Berechnung der Stellgrößen für die radindividuell eingreifenden Fahrdynamikre-
gelsysteme. Einleitend werden die Herausforderungen im Hinblick auf die Rege-
lung von so bezeichneten überaktuierten Fahrzeugen erläutert. Aufbauend auf ei-
ne Analyse der bislang eingesetzten Methoden zur Regelung derartiger Systeme,
werden anschließend die Randbedingungen definiert und das in dieser Arbeit ent-
wickelte Regelungskonzept vorgestellt. Nachfolgend wird die Vorgehensweise zur
Bestimmung eines geeigneten Führungsgrößenvektors beschrieben. Zum Realisie-
ren der gewünschten horizontalen Fahrzeugbewegung wird ein Horizontaldyna-
mikregler entwickelt, der das Fahrzeug entlang den gewünschten Solltrajektorien
führt. Im Hauptteil dieses Kapitels wird eine Methode vorgestellt, mit welcher
die Stellgrößen in optimaler Weise auf die zur Verfügung stehenden Aktoren
aufgeteilt werden. Die als Optimierungsproblem formulierte Allokationsstrategie
liefert die Stellsignale für die einzelnen Aktoren, wobei sowohl Einschränkungen
bezüglich der nichtlinearen Reifencharakteristiken als auch die Stellgrößenbe-
schränkungen der Aktoren einbezogen werden.

4.1 Einleitung

4.1.1 Problemstellung und Zielsetzung

Die Fahrdynamikregelung stellt ein effizientes Werkzeug zur Manipulation
der Bewegungsgrößen eines Fahrzeugs, im Hinblick auf eine Verbesserung der
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Komfort-, Stabilitäts- und Handlingeigenschaften dar. Im allgemeinen Fall ste-
hen zur Beeinflussung der sechs Aufbaufreiheitsgrade in Summe zwölf Stellgrö-
ßen in Form von vertikalen, lateralen und longitudinalen Reifenkräften zur Ver-
fügung. Da ein vierrädriges Fahrzeug einfach statisch unbestimmt ist, können
von den vier vertikalen Reifenkräften jedoch nur drei voneinander unabhängig
gesteuert werden. Damit verbleiben maximal elf Freiheitsgrade zur Regelung
der Fahrzeugdynamik. Unter Berücksichtigung funktioneller, energetischer und
technologischer Kriterien konnte mit Hilfe der in Abschnitt Vorauswahl der Akto-
rik vollzogenen Aktor-Synthese, ein individuell und unabhängig voneinander ge-
lenktes, angetriebenes und gebremstes Fahrwerksmodul als besonders vorteilhaft
identifiziert werden. Für diese spezielle Konfiguration reduziert sich der Vektor
der verfügbaren Stellgrößen auf jeweils vier Radlenkwinkel δR und Radmomente
My, womit alle Reifenkräfte in Quer- und Längsrichtung geregelt werden.

Aufgrund der kinematischen Koppelung der Längs-, Quer- und Vertikalbewegun-
gen des Fahrzeugs, bietet der Eingriff in die Horizontalkräfte die Möglichkeit der
indirekten Beeinflussung der drei Bewegungsgrößen der Vertikaldynamik27. Da
der Regelungseffekt in dieser Wirkrichtung relativ schwach ausgeprägt ist, vgl.
Abschnitt 2.1, und unter Umständen in Konflikt mit den Regelzielen bezüglich
der ebenen Fahrzeugführung stehen kann, wird diese Möglichkeit im Zuge des
Reglerentwurfs jedoch nicht weiter verfolgt. Somit beschränkt sich der Vektor
der zu regelnden fahrdynamischen Freiheitsgrade auf die drei Zustandsgrößen
zur Beschreibung der horizontalen Fahrdynamik28. Zusammenfassend verfügt
das betrachtete System also über acht Stellgrößen denen lediglich drei Regelgrö-
ßen gegenüberstehen. Diese Redundanz der Stelleingriffe, welche in der Literatur
häufig als Überaktuierung bezeichnet wird [Val03], hat zur Folge, dass das Re-
gelziel auf verschieden Art und Weise erreicht werden kann.

Diese Freiheiten bilden die Grundlage einer wirkungsvollen Fahrdynamikregelung,
stellen aber gleichzeitig eine Herausforderung im Hinblick auf den Entwurf der
Regelung dar. Die Komplexität der Aufgabenstellung spiegelt sich in den un-
terschiedlichen Lösungsansätzen, welche im Laufe der letzten Jahrzehnte vorge-
stellt wurden, wider [Yam91, FA97, NSG02]. Insbesondere die Degradation der
aktorischen Freiheitsgrade im Fehlerfall stellt im Zusammenhang mit der Berech-
nung und Aufteilung der Stellgrößen eine der zentralen Problemstellungen dar.
Im überwiegenden Teil der zu diesem Thema veröffentlichten Untersuchungen
basiert die Regelungsstrategie im Fail-Safe-Betrieb auf einer fest vorgegebenen
Eingriffslogik, welche die Entscheidungsfindung mit den Ergebnissen einer Fahr-
situationserkennung begründet [ISS02, DFD04].

Eine wesentliche Aufgabe der vorliegenden Arbeit besteht in der Erhebung der
Anwendungspotentiale des entwickelten ECMs, vgl. Kapitel 2 und 3.2. Gleichzei-
27Zu den drei Bewegungsgrößen der Vertikaldynamik zählen die beiden Drehungen um die

Momentanachsen des Aufbaus, welche den Wank- und Nickfreiheitsgrad charakterisieren
sowie die translatorische Bewegung des Aufbaus in vertikaler Richtung.

28In dieser Arbeit werden hierfür der Schwimmwinkel, die Gierrate und die Fahrzeuglängsge-
schwindigkeit herangezogen, siehe auch Abschnitt 2.2.
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tig soll die Analyse nicht auf die aktorische Vollausstattung29 beschränkt werden,
sondern einen Vergleich unterschiedlicher Fahrzeugkonfigurationen ermöglichen.
Damit die Vielzahl an Systemvarianten und der damit verbundene Applikations-
aufwand beherrscht werden kann, bedarf es einer Fahrdynamikregelung, welche
mit einer festen Struktur und mit konstanten Reglereinstellungen auskommt.
Das Regelungskonzept soll also die fahrdynamischen Anforderungen mit den
aktuellen aktorischen Möglichkeiten verknüpfen, ohne dabei auf eine Fahrsitua-
tionserkennung angewiesen zu sein.

4.1.2 Konzept der Fahrdynamikregelung

Die Regelung von überaktuierten Systemen stellt zwar hinsichtlich automotiver
Anwendungen technologisches Neuland dar. In anderen technischen Disziplinen
wie beispielsweise in der Robotik oder in der Luftfahrt werden die diesbezügli-
chen Herausforderungen allerdings seit Jahrzehnten intensiv erforscht und bear-
beitet [Tom00, Här04, MG04]. Mit dem Fortschritt im Bereich der Servoaktorik
konnten bereits seit den 1950er Jahren die aufwändigen und schweren mecha-
nischen Bauteile im Flugzeug schrittweise durch leichtere elektrische Systeme
ersetzt werden. Die dadurch generierten Freiheitsgrade werden von der Fly-by-
wire-Technologie zur Erhöhung der Manövrierfähigkeit und Entlastung der Pi-
loten genutzt. Ein Algorithmus zur Regelung überaktuierter Systeme, der so-
wohl in der Luftfahrt als auch in der Robotik weite Verbreitung findet, basiert
auf der optimalen Verteilung der Stellgrößen unter Berücksichtigung des aktu-
ell zur Verfügung stehenden Stellbereichs der Aktoren [Dur93] (Im Englischen
Sprachgebrauch spricht man von Constrained Optimal Control Allocation). Die
Berechnung der Stellgrößen basiert auf der Lösung eines beschränkten Optimie-
rungsproblems, welches zu definierten Zeitpunkten ausgewertet wird. Die Neben-
bedingungen können dabei sowohl die Einschränkungen bezüglich der Aktorik
als auch weitere physikalische Randbedingung beinhalten (z.B. Strömungsabriss
beim Unterschreiten einer Mindestfluggeschwindigkeit bei vorgegebenen Anstell-
winkel der Tragflächen).

Die ersten theoretischen Anwendungen dieser Regelungsalgorithmen im Bereich
der Fahrdynamik gehen auf das Ende der 1990er Jahre zurück. Die zunächst auf
den asiatischen Raum beschränkten Forschungsaktivitäten [HON99, HKY02],
werden seit einigen Jahren auch in Europa und in Nordamerika aufgegriffen
und weiter entwickelt [PBH04, Ore06, AB06, Kno08, JAJT10]. Aufgrund der
vielversprechenden Anwendungsmöglichkeiten dieser Algorithmen wird in der
vorliegenden Arbeit ein Regelungsansatz vorgestellt, welcher die horizontalen
Reifenkräfte optimal im Hinblick auf vordefinierte Zielkriterien auf die einzelnen
Räder verteilt. Dabei gelten folgende Annahmen und Randbedingungen:
29Unter der aktorischen Vollausstattung wird in Bezug auf die Ergebnisse in Abschnitt 2.4

ein Fahrzeug mit vier ECMs bezeichnet, welche allesamt über radindividuell eingreifende,
elektrisch betätigte Antriebs-, Brems- und Lenksysteme verfügen.
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• Die Echtzeitfähigkeit spielt hier eine untergeordnete Rolle, da die Fahr-
dynamikregelung in erster Linie für Analysezwecke und nicht für die An-
wendung im Fahrzeug entwickelt wird.

• Es wird davon ausgegangen, dass die notwendigen fahrdynamischen Größen
gemessen bzw. mit ausreichender Genauigkeit beobachtet werden können.

• Die technischen Restriktionen bezüglich der Stellgrößenbeschränkungen
und der Stelldynamik der Aktoren sollen in der Simulation berücksichtigt
werden.

• Aktorausfälle müssen vom System erkannt und in die Berechnung der Stell-
größen einbezogen werden.

Abbildung 4.1 zeigt die Struktur der Fahrdynamikregelung sowie die Einbettung
in das Fahrer-Umwelt-Fahrzeug-System. Die Bestandteile der Fahrdynamikre-
gelung werden in den nächsten Abschnitten schrittweise eingeführt und weiter
vertieft.
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Abbildung 4.1: Konzept der Fahrdynamikregelung

4.2 Sollgrößengenerator

Die Generierung von geeigneten Sollgrößen stellt die erste Herausforderung im
Rahmen der Auslegung der Fahrdynamikregelung dar. Die Komplexität der Auf-
gabe spiegelt sich in der großen Anzahl facheinschlägiger Publikationen, die im
Laufe der letzten Jahre entstanden sind, wider [Ros09, Sta97, Web04, MSC07].
Die Schwierigkeit besteht darin, den aktuellen Fahrerwunsch, die Fahrsituation
sowie die Umgebungsbedingungen richtig zu interpretieren und diese Informa-
tion mit Hilfe mathematischer Werkzeuge in Referenzwerte für den bzw. die
Folgeregler umzulegen. Dabei gilt es die Möglichkeiten der aktiven Fahrwerksys-
teme derart einzusetzen, dass sich eine für den Fahrer erlebbare Steigerung von
Fahrkomfort, Fahrdynamik und Verkehrssicherheit einstellt [REH07].

Die zentrale Aufgabe des Sollgrößengenerators, vgl. Abbildung 4.2, ist die Be-
stimmung des Führungsgrößenvektors r̂ für den nachgelagerten Fahrdynamikreg-
ler. Die Auswahl der in r̂ zusammengefassten fahrdynamischen Zustandsgrößen
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basiert auf den Erkenntnissen in der Literatur [Ore06, And07, Raj06]. Demnach
erweist sich eine Kombination des Schwimmwinkels β, der Gierrate ψ̇ und der
Fahrzeuglängsgeschwindigkeit vx als besonders vorteilhaft im Hinblick auf die
Regelung der horizontalen Fahrdynamik. Der 3× 1-Sollgrößenvektor ergibt sich
damit wie folgt:

r̂ =
[
βsoll ψ̇soll vsollx

]T
. (4.1)

Die notwendigen Eingangsgrößen zur Beschreibung der vom Fahrer gewünschten
Fahrzeugbewegung werden im 6×1-Vektor ê zusammengefasst. Er beinhaltet den
Lenkradwinkel δh, die Stellung des Beschleunigungs- νB bzw. des Verzögerungs-
pedals νV , den aktuellen Getriebeübersetzung iG sowie die Information über die
aktuelle Fahrgeschwindigkeit vistx und den Steigungswinkel der Fahrbahn %

ê =
[
δh νB νV iG vistx %

]T
. (4.2)
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Abbildung 4.2: Bestimmung des Führungsgrößenvektors r̂

Die mathematische Beschreibung des Übertragungsverhaltens zur Bestimmung
von r̂ auf Basis von ê kann auf unterschiedliche Weise erfolgen. Aufgrund der
intuitiven Parametrierungsmöglichkeiten finden vor allem modellbasierte Verfah-
ren große Verbreitung, z.B. [LS08, EZK+04]. Wie sich aus deren Namen ableiten
lässt, werden bei diesen Ansätzen die gesuchten Sollgrößen mit Hilfe von Simu-
lationmodellen, sogenannten Sollgrößenmodellen ermittelt. Die Komplexität der
eingesetzten Modelle reicht von einfachen linearen Modellen bis hin zu aufwän-
digen Mehrkörpersystemen.

Die Sollgrößengenerierung für die beiden querdynamischen Referenzgrößen βsoll

und ψ̇soll geschieht mit dem im Abschnitt 3.1.3.2 vorgestellten nichtlinearen Ge-
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samtfahrzeugmodell. Mit Hilfe der Simulation werden die stationären Antworten
der beiden Zustandsgrößen für Kombinationen des diskreten Lenkradwinkelvek-
tors δh ∈ Ri und des diskreten Geschwindigkeitsvektors vx ∈ Rj bestimmt. Die
Lösungen werden in den dreidimensionalen Kennfeldern R̂β und R̂ψ̇ der Dimen-
sion i× j abgelegt. Zur Bestimmung der aktuellen Sollwerte erfolgt eine lineare
Interpolation zwischen den Stützstellen bei vorgegebenem Lenkradwinkel und
Fahrgeschwindigkeit

βsoll(δh, vistx ) = f
(
R̂β(δh, vistx )

)
(4.3a)

ψ̇soll(δh, vistx ) = g
(
R̂ψ̇(δh, vistx )

)
. (4.3b)

Wie bereits eingangs erwähnt, kann über die Vorgabe von fahrdynamischen Soll-
größen das Fahrverhalten des geregelten Fahrzeugs dem eines Referenzfahrzeugs
angeglichen werden. Die Berücksichtigung der Kundenanforderungen hinsichtlich
diverser Fahrattribute wie z.B. sportlich oder komfortabel, kann durch geeignete
Parametrierung des Sollgrößenmodells vorgenommen werden. In der Arbeit von
Rosinger werden für eine intuitive Gestaltung des Referenzverhaltens die drei
Werkzeuge: Referenz-Parameter-Matrix, Fahrzeugsynthese sowie die Fahrverhal-
tenssynthese vorgeschlagen [Ros09]. Da die Optimierung der Fahrdynamik hin-
sichtlich einer Steigerung des Kundennutzens nicht den Fokus der vorliegenden
Arbeit darstellt, wird zur Bestimmung der Matrix R̂β und R̂ψ̇ das Sollgrößen-
modell mit den Werten aus Anhang B.1 parameterisiert.

Zur Berechnung der Sollgeschwindigkeit in Fahrzeuglängsrichtung vsollx wird die
instationäre Form des Längsdynamikmodells aus Gleichung (3.12a) herangezo-
gen

v̇sollx =
1

m∗tot

(
Mres

re
−WR −WL(v)−WS(%)

)
. (4.4)

Dabei kennzeichnet m∗tot die verallgemeinerte Masse des Fahrzeugs, welche sich
aus dem Produkt der Fahrzeugmasse und dem übersetzungsabhängigen Dreh-
massenfaktor λ ergibt [Hir09a]

m∗tot = λ(iG)mtot. (4.5)

Das resultierende Antriebs- bzw. Bremsmoment Mres kann aus den beiden Fah-
rervorgaben νB und νV ermittelt werden

Mres = f(νB , νV ). (4.6)

Die Sollgeschwindigkeit zum Zeitpunkt (t+∆t) wird bei gegebener Integrations-
schrittweite ∆t über die Beziehung
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vsollx (t+ ∆t) = vistx (t) + v̇sollx (t) ∆t (4.7)

bestimmt.

4.3 Entwurf des Horizontaldynamikreglers

Für die Realisierung der gewünschten horizontalen Fahrzeugbewegung wird ein
Horizontaldynamikregler entwickelt, der den Ausgangsvektor ŷ = [β ψ̇ vx]T

entlang gewünschter Solltrajektorien r̂ führt und stabilisiert. Die im 3 × 1-
Stellvektor û zusammengefassten Größen charakterisieren eine Längskraft FSPx ,
eine Querkraft FSPy sowie ein Giermoment MSP

z im Fahrzeugschwerpunkt

û =
[
FSPx FSPy MSP

z

]T
. (4.8)

Die Aufteilung dieses virtuellen Kraftvektors auf die zur Verfügung stehenden
Aktoren wird im nachfolgendem Modul Optimale Stellgrößenverteilung durch-
geführt, vgl. Abschnitt 4.4. Die Aufgabe des Horizontaldynamikreglers besteht
in der Minimierung der Regelabweichung

∆e = r̂− ŷ (4.9)

und wird auf einen Längsdynamikregler und einen Querdynamikregler aufgeteilt,
vgl. Abbildung 4.3.
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Abbildung 4.3: Aufbau und Komponenten des Horizontaldynamikreglers

4.3.1 Längsdynamikregler

Im Längsdynamikregler wird die aktuelle Abweichung der Fahrzeuglängsgeschwin-
digkeit vom Fahrerwunsch berechnet und einem PI-Regler mit konstanten Para-
metern Kp und Ki zugeführt. Die begrenzte Stellgröße des Reglers kann vorzei-
chenabhängig als Beschleunigungs- bzw. Verzögerungswunsch interpretiert wer-
den. Durch eine lineare Verstärkung K des Reglerausgangs kann auf die ge-
forderte Zugkraft im Fahrzeugschwerpunkt FSPx geschlossen werden. Aufgrund
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von Einschränkungen des Stellbereichs der Antriebsmotoren wird bei längerer
Verweildauer im Sättigungsbereich der Integralanteil des Längsreglers weiter an-
wachsen, was zu einer Verschlechterung des Regelverhaltens führen kann [HD04].
Aus diesem Grund wird eine Anti-WindUp-Maßnahme getroffen, indem die Dif-
ferenz aus der Reglerausgangsgröße und dem beschränkten Signal gebildet und
an den Integratoreingang zurückgeführt wird.

Kp

Ki=s

vxsoll

vxist

Sättigung
FxSP

K

Abbildung 4.4: Anti-Windup-Maßnahme für den Längsdynamikregler

4.3.2 Querdynamikregler

Das Ziel des Querdynamikreglers besteht in der Berechnung der globalen Seiten-
kraft FSPy sowie des globalen Giermoments MSP

z , sodass die Abweichung von
den vorgegebenen Sollgrößen r̂ minimal wird. Der 2× 1-Stellvektor der querdy-
namischen Größen ûQ setzt sich aus einen Steuerungsanteil ûQ,S und einen Re-
gelungsanteil ûQ,R zusammen

ûQ = [FSPy MSP
z ]T = ûQ,S + ûQ,R. (4.10)

Die Struktur der Querdynamikregelung ist in Abbildung 4.5 dargestellt.
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Abbildung 4.5: Struktur der Querdynamikregelung

4.3.2.1 Berechnung der Steuerung ûQ,S

Zur Verbesserung des Führungsverhaltens wird der Standardregelkreis um eine
Vorsteuerung erweitert, vgl. Abbildung 4.5. Das Ziel der Steuerkette besteht in
der Berechnung einer Stellgröße

ûQ,S = [FSPy,S MSP
z,S ]T , (4.11)
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welche das Fahrzeug bei vorgegebenen Werten für die Fahrgeschwindigkeit und
den Lenkradwinkel in einen stationären Zustand überführt. Das ist dann der
Fall, wenn die Differenz zwischen dem Führungsgrößenvektor r̂ und dem Vektor
der Ausgangsgrößen ŷ minimal wird.

Die modellbasierte Bestimmung der Steuergrößen erfolgt wiederum mit dem aus
Abschnitt 4.2 bekannten Sollgrößenmodell, welches für diese Anwendung um
die zwei Eingangsgrößen ûQ,S erweitert wird. Eine mögliche Vorgehensweise zur
Bestimmung der Steuerkennfelder besteht nach [RHELS08] in der Formulierung
einer nichtlinearen Optimierungsaufgabe in der folgenden Form

min
ûQ,S

J(r̂, ŷ). (4.12)

Die Zielfunktion J wird dabei aus der Summe des stationären Schwimmwinkel-
fehlers und des stationären Gierratenfehlers ermittelt

J(i, j) =g1

∣∣∣βist(δh(i), vx(j))− βsoll(δh(i), vx(j))
∣∣∣2+

g2

∣∣∣ψ̇ist(δh(i), vx(j))− ψ̇soll(δh(i), vx(j))
∣∣∣2. (4.13)

In Gleichung (4.13) kennzeichnen g1 und g2 nichtnegative Faktoren, mit denen
die Optimierungskriterien auf gleiche Größenordnung gebracht werden. Die Lö-
sung dieses Optimierungsproblems wird für Kombinationen des diskreten Lenk-
radwinkelvektors δh ∈ Ri und des diskreten Geschwindigkeitsvektors vx ∈ Rj
bestimmt. Die gefundenen Stellgrößen ûQ,S(i, j) werden in den dreidimensiona-
len Steuerungskennfeldern ÛFy

und ÛMz
der Dimension i× j abgelegt. Zur Be-

stimmung der aktuellen Vorsteuerung erfolgt eine lineare Interpolation zwischen
den Stützstellen bei vorgegebenem Lenkradwinkel und Fahrgeschwindigkeit

ûQ,S(δh, vistx ) =
[

ÛFy (δh, vistx )
ÛMz

(δh, vistx )

]
. (4.14)

4.3.2.2 Berechnung der Regelgrößen ûQ,R

Zusätzlich zur bereits vorgestellten Steuerung findet eine Rückkoppelung der Zu-
standsgrößen statt, die dafür sorgt, dass Störungen und die Wirkung von Model-
lunsicherheiten ausgeglichen werden können. Das für eine feste Geschwindigkeit
lineare und zeitinvariante Einspurmodell nach Gleichung (3.8) wird als Grund-
lage für den Reglerentwurf herangezogen. Unter der Annahme, dass die beiden
Zustandsgrößen β und ψ̇ messtechnisch erfassbar sind bzw. mit ausreichender
Genauigkeit beobachtet werden können, kann zur Berechnung der Stellgröße
ûQ,R ein Zustandsregler eingesetzt werden [HD04]. Da nicht der Zustandsvektor
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x sondern der 2× 1-Regelfehler ∆eq(t) = [∆β ∆ψ̇]T die zu kompensierende Zu-
standsgröße darstellt, muss das lineare Zustandsraummodell aus Gleichung (3.8)
umformuliert werden. Nach einigen Zwischenschritten kann folgende lineare Sys-
temdarstellung des Regelfehlers gefunden werden, vgl. [Ros09]:

∆̇eq = A(vx, δR)∆eq + Bū. (4.15)

Das Bildungsgesetz für ū wird wie folgt formuliert:

ū(t) =

Fy,vFy,h
Mz

ext = −K ∆eq(t). (4.16)

Wie aus Gleichung (4.16) zu sehen ist, weist der Regler ein proportionales Ver-
halten auf. Die zur Zeit t im Regler berechnete Stellgröße ist nur vom Systemzu-
stand ∆eq(t) zur selben Zeit sowie von der konstanten Reglermatrix K abhängig.
Zur Berechnung von K können verschiedenste Methoden der Regelungstech-
nik angewandt werden, vgl. z.B. [Lun08]. Bei vielen Entwurfsverfahren werden
die Reglerparameter derart gewählt, dass gewisse Zielvorgaben bezüglich einzel-
ner Kenngrößen wie Überschwingweite, Bandbreite oder Resonanzüberhöhung
erfüllt werden. Beziehen sich die Güteanforderungen jedoch auf den gesamten
Verlauf der Stell- und Regelgrößen werden sie häufig in ein quadratisches Gü-
tefunktional Jq zusammengefasst [Unb07]. Bei Mehrgrößensystemen kann dieses
wie folgt definiert werden

Jq =

∞∫
0

(
∆T
eq(t)Q∆eq(t) + ūT (t)Rū(t)

)
dt. (4.17)

Das Ziel des Reglerentwurfs besteht in der Ermittlung einer Matrix K, sodass
ein optimaler Stellvektor uopt = −K∆eq(t) das System vom Anfangszustand
∆eq(t0) derart in die Ruhelage überführt, dass das quadratische Gütemaß nach
Gleichung (4.17) minimal wird. Die symmetrische und positiv semidefinite Ma-
trix Q bewertet den Verlauf der Regelgröße im Zeitintervall 0 ≤ t ≤ ∞. Die
ebenfalls symmetrische aber positiv definite Matrix R bewertet den Verlauf der
Stellgröße im selben Zeitintervall. Durch die Minimierung von Jq wird ein Kom-
promiss zwischen verlaufs- und verbrauchsoptimalem Verhalten realisiert, wel-
cher über die Wahl der beiden Gewichtungsmatrizen beeinflusst werden kann.
Wie in der Literatur gezeigt wird, vgl. z.B. [FR94], kann unter Voraussetzung
einer vollständig steuerbaren Regelstrecke die Lösung des Optimierungsproblems

min
K

Jq (4.18)

durch die Zustandsrückführung nach Gleichung (4.16) mit
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K = R−1BTP (4.19)

gefunden werden. Dabei kennzeichnet die noch unbekannte Matrix P die sym-
metrische, positiv definite Lösung der algebraischen Matrix-Riccati-Gleichung

ATP + PA−PBR−1BTP + Q = 0, (4.20)

welche mit Hilfe effizienter Rechenalgorithmen gefunden werden kann, z.B.
[Mat11a]. Die letzte Hürde für die Anwendung des Optimalreglerentwurfs zur
Lösung der Regelungsaufgabe besteht in der geeigneten Wahl der beiden Wich-
tungsmatrizen Q und R. Aufgrund der unüberschaubaren Anzahl an Freiheits-
graden werden in [Lun08] einige Richtlinien aufgestellt, mit welchen die gesuch-
ten Matrizen auf systematische Weise bestimmt werden können. Für die Gewich-
tung der Zustandsgrößen wird eine Diagonalmatrix mit positiven Diagonalele-
menten g > 0 wie folgt definiert:

Q =
[
g∆β 0

0 g∆ψ̇

]
. (4.21)

Über das Verhältnis der beiden Gewichtungskoeffizienten kann eine Priorisie-
rung der Fahrstabilität oder der Handlingeigenschaften vorgenommen werden.
Dabei ist zu beachten, dass aufgrund der unterschiedlichen Größenordnungen
der Zustandsgrößen zunächst eine Normalisierung durchgeführt werden muss.

Für die Gewichtungsmatrix der Steuergrößen R wird ebenfalls eine Diagonalform
mit positiven Diagonalelementen gewählt:

R =

gFy,v 0 0
0 gFy,h

0
0 0 gMz,h

 . (4.22)

Da die gewählten Stellgrößen keinen direkten physikalischen Bezug zu den realen
Aktoren haben, ist eine intuitive Begrenzung der Stellgrößen über die Gewich-
tungskoeffizienten nicht möglich. Die Bestimmung derselben erfolgt aus diesem
Grund in einem iterativen Prozess, wobei anhand von Simulationsergebnissen des
geschlossenen Regelkreises die maximalen Amplituden der Stellgrößen bewertet
werden.

Der Ausgang des optimalen Zustandsreglers ū liefert die notwendigen Querkräfte
an der Vorder- bzw. Hinterachse sowie ein Giermoment um die Fahrzeughoch-
achse. Der gesuchte 2×1-Stellvektor ûQ,R kann aus diesen Größen über folgende
Zusammenhänge bestimmt werden:

ûQ,R =

[
ū(1) + ū(2)

lv ū(1)− lh ū(2) + ū(3)

]
=

[
FSPy,R

MSP
z,R

]
. (4.23)
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4.4 Optimale Stellgrößenverteilung

Wie im Kapitel 4.1 erläutert wird, verfügt die betrachtete Regelstrecke über eine
variable Anzahl von Stellgrößen. In den folgenden Abschnitten wird ein Algo-
rithmus vorgestellt, der die Aufteilung des vom Horizontaldynamikregler berech-
neten Stellvektors û auf die verfügbaren Aktoren vornimmt. Entscheidend für
ein gutes Regelverhalten ist die Generierung von realistischen und umsetzba-
reren Stellbefehlen. Aus diesem Grund müssen sowohl Einschränkungen bezüg-
lich des Stellbereichs und der Dynamik der Aktoren als auch hinsichtlich des
Haftungspotentials zwischen Fahrbahn und Reifen berücksichtigt werden. Die
Verteilungsaufgabe wird als Optimierungsproblem

min
f

q(f) =
1
2
fTHf + sT f (4.24)

unter Beachtung der Nebenbedingungen in Form von

Nf ≤ b (4.25)

formuliert und zu diskreten Zeitschritten ∆t = 0.05 s gelöst. Es handelt sich
hierbei um eine Optimierungsaufgabe, bei welcher eine quadratische Funktion
der Optimierungsvariablen, die sogenannte Zielfunktion q(f), unter Berücksich-
tigung linearer Nebenbedingungen minimiert wird. In der Literatur werden der-
artige Ansätze unter der Bezeichnung Quadratische Programmierung zusammen-
gefasst [Fle87]. Der 8 × 1-Vektor f beinhaltet die Längs- und Querkräfte der
Reifen dargestellt im Koordinatensystem HO30

f =
H

[
Fx,vl Fy,vl . . . Fx,hr Fy,hr

]T
. (4.26)

Die Berechnung des 8×1-Stellvektors u, welcher die Lenkwinkel und die Antriebs-
bzw. Bremsmomente an den vier Rädern zusammenfasst

u =
C

[
δvl . . . δhr My,vl . . . My,hr

]T
, (4.27)

erfolgt schließlich mit Hilfe eines inversen Reifen- und Lenkungsmodells. Abbil-
dung 4.6 zeigt den schematischen Aufbau der Optimalen Stellgrößenverteilung
sowie deren Einbettung in die Fahrdynamikregelung. Die Elemente der Hesse-
matrix H und der Matrix der linearen Reifen- und Aktornebenbedingungen N
werden in den nächsten Abschnitten schrittweise eingeführt und weiter vertieft.
30Es handelt sich hierbei um das horizontierte Fahrzeug-Referenzsystem. Die Hz-Achse steht

parallel zur 0z-Achse und die Hx-Achse zeigt in Richtung der Fahrzeuglängsachse, vgl. An-
hang A.1 und Abbildung 3.4.
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Optimale Stellgrößenverteilung

min q(f ) =    f T H f + sTf
1
2f 

N f  ≤ b
Stellgrößen-

beschränkungen

Stellgrößen-
berechnung

Fahrzeug
u

f lim
f u

Aktor-
Beobachtung

Aktor 1

Aktor i

...

Fahrzeug-
Sensorik

x

y

Abbildung 4.6: Schematischer Flussplan der Optimalen Stellgrößenverteilung zur Be-
rechnung der Aktor-Stellgrößen u

4.4.1 Formulierung der Zielfunktion

Die Aufgabe bei der Definition der Zielfunktion q(f) besteht darin, die gefor-
derten Optimierungsziele derart mathematisch zu beschreiben, dass sie in die
Standardform nach Gleichung (4.24) übergeführt werden können. Die primäre
Zielsetzung der Optimalen Stellgrößenverteilung ist die Sollwertfolge bezüglich
der vom Horizontaldynamikregler vorgegebenen Führungsgrößen û. Um diese
Forderung einzuhalten, muss das Gleichungssystem (4.28) bestmöglich erfüllt
sein

 1 0 1 0 1 0 1 0
0 1 0 1 0 1 0 1
−sv lv sv lv −sh −lh sh −lh


︸ ︷︷ ︸

G


Fx,vl
Fy,vl

...
Fx,hr
Fy,hr


︸ ︷︷ ︸

f

=

FxFy
Mz

SP

︸ ︷︷ ︸
û

. (4.28)

Wie leicht zu erkennen ist, beschreibt das lineare Gleichungssystem Gf = û
die Kräftebilanz in Längs- bzw. Querrichtung sowie die Momentenbilanz um die
Hochachse des Fahrzeugs. Die Geometriegrößen in der Matrix G kennzeichnen
dabei die Spurweiten der Vorder- und Hinterachse (sv, sh) sowie die Achsabstän-
de zum Schwerpunkt (lv, lh).

Da die eindeutige Lösung von (4.28) nicht garantiert werden kann (z.B. bei plötz-
lichen Änderungen der Fahrbahnbeschaffenheit), ist es zweckmässig, die Forde-
rung der Sollwertfolge als Minimierungsproblem zu formulieren. Eine beliebte
Methode zur Beschreibung derartiger Problemstellungen ist die Minimierung
der Summe der Fehlerquadrate31. Die zu minimierende Funktion e(f) berechnet
sich aus der Summe der quadrierten Differenzen zwischen den Werten von Gf
und û
31Im englischen Sprachgebrauch spricht man in diesem Zusammenhang von der Method of

Least Squares
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min
f

e(f) =
∥∥Gf − û

∥∥2

2
. (4.29)

Das unterbestimmte Gleichungssystem (4.28) verfügt über acht Stellgrößen de-
nen lediglich drei zu erfüllenden Gleichungsbedingungen gegenüberstehen. Dem-
nach existiert eine unendlich große Anzahl an möglichen Stellvektoren für die
Realisierung eines vorgegeben Vektors der Führungsgröße. Durch die Erweite-
rung der Zielfunktion um zusätzliche Kostenfunktionen ist es möglich, diese Frei-
heitsgrade zur gezielten Steuerung der optimalen Lösungsfindung zu nutzen. Im
Folgenden werden diesbezüglich einige praktikable Ansätze, wie sie in der Lite-
ratur vorgeschlagen werden, angeführt:

• In [Ore05, MA05, Abe11] wird eine Erhöhung der Sicherheitsreserve durch
Minimierung der Kraftschlussausnutzung an allen vier Rädern vorgeschla-
gen. Das Ziel dieser Strategien besteht darin, den Quotienten aus der ho-
rizontalen Reifenkraft und der maximal übertragbaren Reifenkraft zu mi-
nimieren.

• In [JW08, JA08] werden die Reifenkräfte gleichmäßig auf alle vier Räder
verteilt, sodass sowohl der Energiebedarf als auch die Aktorleistung und
der Reifenverschleiß reduziert werden können.

• Rosenberger et al. nutzen die Kostenfunktionen zur Maximierung der Dreh-
momentendynamik eines hybriden Bremssystemes hinsichtlich einer Ver-
kürzung des Anhalteweges [RKK11]. Dabei wird über einen Gewichtungs-
faktor die Veränderung der Stellgröße gegenüber dem vorangegangenen
Zeitschritt und damit die Stellgrößendynamik bestraft.

• Die Steigerung des Rekuperationspotentials eines elektrisch betriebenen
Fahrzeugs in unkritischen Fahrsituationen steht im Fokus der Allokations-
strategie wie sie in [KPK10] beschrieben wird. Durch die geeignete Wahl
der Kostenfunktionen wird die elektrifizierte Achse gegenüber der hydrau-
lisch gebremsten Achse stärker gebremst, wodurch wiederum mehr Energie
in die Batterie gespeichert werden kann.

• Gerard und Verhaegen streben in [GV09] durch Minimierung der maximal
auftretenden horizontalen Reifenkraft eine Reduktion des Reifenverschlei-
ßes an.

Die aktorischen Möglichkeiten zur Beeinflussung der Fahrdynamik werden in der
vorliegenden Arbeit hauptsächlich hinsichtlich einer Steigerung der Fahrsicher-
heit und der Fahrstabilität in kritischen Fahrsituationen genutzt, vgl. Kapitel
5 und Kapitel 6. Vor diesem Hintergrund wird die Gütefunktion derart erwei-
tert, dass eine möglichst gleichmäßige Verteilung der Reifenkräfte angestrebt
wird. Um etwaige Reibwertunterschiede auf verschiedenen Fahrspuren in die Al-
lokation der Stellkräfte einfließen zu lassen, wird die Basisstrategie um einen
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Korrekturterm λµ ergänzt. Dieser berechnet sich aus dem Quotienten des am
jeweiligen Reifen vorherrschenden Kraftschlusskoeffizienten

µi =

√
F 2
x,i + F 2

y,i

Fz,i
(4.30)

und der Summe der Kraftschlussbeiwerte an allen vier Rädern

λµ,i =
µi
hr∑
i=vl

µi

mit i := vl . . . hr. (4.31)

Außerdem wird der nichtlineare Einfluss der Radaufstandskraft auf die maximal
übertragbare horizontale Reifenkraft mit Hilfe zweier weiterer Korrekturterme
λx bzw. λy berücksichtigt. Zur Bestimmung dieser Faktoren wird zunächst der
Maximalwert der Längs- und Querkraft Fmax,i(Fz,i) in Abhängigkeit der jeweili-
gen vertikalen Radkraft mit den Reifen-Ansatzfunktionen aus Gleichung (A.35a)
berechnet

Fmax,i(Fz,i) =

[
Fxmax,i(Fz,i)

Fymax,i(Fz,i)

]
=

Fz
Fz,nom

[
a1x

a1y

]
+
(

Fz
Fz,nom

)2
[
a2x

a2y

]
, (4.32)

wobei die Parameter a1 und a2 über die Parametrierung des Reifenmodells vor-
gegeben sind, vgl. Abschnitt A.4.2. Da mit steigender Vertikalkraft Fz auch die
übertragbare Horizontalkraft zunimmt, wird die vom Horizontaldynamikregler
vorgegebene virtuelle Kraft im Schwerpunkt FSPx bzw. FSPy insbesondere auf die
stärker belasteten Räder verteilt. Um die Gewichtungsfaktoren auf die selbe Grö-
ßenordnung zu bringen, erfolgt zudem eine Normierung mit dem Summenwert
der Aufstandskräfte aller vier Räder

λx,i =
Fxmax,i(Fz,i)

hr∑
i=vl

Fz,i

, λy,i =
Fymax,i(Fz,i)

hr∑
i=vl

Fz,i

mit i := vl . . . hr. (4.33)

Mittels dieser Parameter kann schließlich der 8×1-Vektor der Kostenfunktionen
fcost bestimmt werden. Wie bereits zuvor gezeigt, werden auch diese Gleichungs-
bedingungen in ein least square Minimierungsproblem übergeführt:
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min
f

e(f) =

∥∥∥∥∥
1

. . .
1


︸ ︷︷ ︸

I(8×8)


Fx,vl
Fy,vl

...
Fx,hr
Fy,hr


︸ ︷︷ ︸

f(8×1)

−1
4


FSPx λµ,vl λx,vl
FSPy λµ,vl λy,vl

...
FSPx λµ,hr λx,hr
FSPy λµ,hr λy,hr


︸ ︷︷ ︸

fcost(8×1)

∥∥∥∥∥
2

2

. (4.34)

Mit (4.29) und (4.34) kann die zu minimierende Zielfunktion schließlich wie folgt
angeschrieben werden

min
f

q(f) =
∥∥∥∥W [

G
I

]
f −W

[
û

fcost

]∥∥∥∥2

2

. (4.35)

Die 11×11-Diagonalmatrix W mit den nichtnegativen, zeitabhängigen Diagonal-
elementen g1(t) . . . g11(t) kennzeichnet eine Gewichtungsmatrix, mit deren Hilfe
eine Priorisierung der einzelnen Zeilen der Zielfunktion vorgenommen werden
kann. Diese Freiheiten eröffnen eine Vielzahl von Möglichkeiten zur aktiven Be-
einflussung der Verteilungstrategie. Wird beispielsweise von der Fahrdynamikre-
gelung eine Fahrsituation als kritisch eingestuft, z.B. bei einem Ausweichmanö-
ver im fahrdynamischen Grenzbereich, wird die Einhaltung der querdynamischen
Führungsgrößen FSPy und MSP

z gegenüber den Vorgaben an die Längsdynamik
FSPx priorisiert. Dies geschieht durch ein Anheben der Gewichte g2(t) und g3(t)
bei gleichbleibendem Wert für g1(t).

Bevor das Optimierungsproblem gelöst werden kann, muss die quadratische Po-
lynomfunktion q(f) in die Standardform nach Gleichung (4.24) umgewandelt
werden. Die 8 × 8-Hessematrix H wird durch Bildung der partiellen zweiten
Ableitungen von q(f) wie folgt bestimmt:

H = ∇2q(f) =


∂2q

∂f1 ∂f1
. . .

∂2q
∂f1 ∂f8

...
. . .

...
∂2q

∂f8 ∂f1
. . .

∂2q
∂f8 ∂f8

 (4.36)

Der Gradientenvektor der Zielfunktion∇q(f) steht in folgendem Zusammenhang
mit der Hessematrix

∇q(f) =


∂q
∂f1
...
∂q
∂f8

 = H f + s. (4.37)
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Durch Umstellen von (4.37) lässt sich schließlich der 8× 1-Vektor s bestimmen,
womit die Zielfunktion in Standardform vollständig beschrieben ist.

4.4.2 Formulierung der Nebenbedingungen

Die Lösung des unbeschränkten Optimierungsproblems nach Gleichung (4.24)
liefert einen Stellvektor, welcher die in der Zielfunktion definierten Kriterien
optimal erfüllt. Da aber weder die physikalischen Kraftgesetze des Reifens noch
der verfügbare Stellbereich der Aktoren in die Allokation einbezogen sind, kann
das Ergebnis im Allgemeinen nicht sinnvoll weiter verwendet werden. In einem
quadratischen Programm besteht die Möglichkeit, derartige Einschränkungen in
Form von linearen Gleichungsbedingungen Nf ≤ b zu berücksichtigen. In den
folgenden Abschnitten werden die nichtlinearen Randbedingungen infolge der
Reifenkräfte und des Stellbereichs der Aktoren derart mathematisch beschrieben,
dass sie in die Standardform nach Gleichung (4.25) übergeführt werden können.
Die Lösung der beschränkten Optimierungsaufgabe liefert schließlich einen mit
den verfügbaren Aktoren umsetzbaren Stellvektor.

4.4.2.1 Nebenbedingungen der Reifen

Abbildung 4.7 zeigt ein typisches Seitenkraft-Traktionskennfeld eines Pkw-
Reifens. Hierin sind für jeweils konstante Werte des Quer- bzw. Längsschlupfs
die noch zu erreichenden Umfangs- bzw. Seitenkräfte aufgetragen. Die Überlage-
rung der Kraftkomponenten hat zur Folge, dass die maximal übertragbare Kraft
in eine Richtung um so kleiner wird, je größer der Kraftbedarf in die senkrecht
dazu stehende Richtung ist. Der Kamm’sche Kreis ist eine in der Fahrzeug-
technik häufig angewandte Darstellung zur Approximation des Zusammenhangs
zwischen den Reifenkräften in Längs- und Querrichtung [MW04]. Der Radius
entspricht dabei dem Produkt aus dem aktuellen Kraftschlussbeiwert µist und
der Radaufstandskraft Fz und gibt die Grenze der maximal übertragbaren kom-
binierten Reifenkraft vor

µist Fz =
√
F 2
x + F 2

y . (4.38)

Da reale Pkw-Reifen gewöhnlich ein etwas höheres Längskraft- als Seitenkraft-
potenzial aufweisen, kann durch eine elliptische Hüllkurve die Qualität der Ap-
proximation weiter gesteigert werden [RS86]. Der Zusammenhang zwischen den
beiden Kräften ergibt sich über die Krempelsche Reibungsellipse [Kre65] wie
folgt:

Fy(Fx) =
Fymax
Fxmax

√
F 2
xmax − F 2

x . (4.39)
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Die für die Bestimmungsgleichung (4.39) notwendigen Parameter Fxmax und
Fymax können in Abhängigkeit der jeweiligen Radaufstandskraft und des Kraft-
schlussbeiwertes nach Gleichung (A.41a) bestimmt werden.

HyWy

Hx

Wx

δ

Pi

WFy0,i

WFx0,i

Fxmax

Fymax
Kamm’scher
Kreis

Krempel’sche
Reibungsellipse

Fx
Fy

~

~

H

Abbildung 4.7: Approximation der nichtlinearen Reifencharakteristiken

Um die Nebenbedingungen des Reifens in Standardform nach Gleichung (4.25)
ausdrücken zu können, muss die Hüllkurve durch lineare Gleichungen beschrie-
ben werden. Die Tangentengleichung an einen beliebigen Punkt Pi der Ellipse
lautet wie folgt:

W

[
F̃x
F̃y

]
=
W

[
1 0
k̃i 0

]
W

[
Fx
Fy

]
+
W

[
Fx0,i

Fy0,i

]
, (4.40)

mit der Tangentensteigung

W k̃i(WFx) =
Fymax
Fxmax

−WFx√
F 2
xmax −WF 2

x + ε
. (4.41)

Dabei entspricht ε einer kleinen Zahl zur Vermeidung numerischer Instabilitä-
ten für den Fall, dass Fxmax ≈ WFx. Die Kraftgesetze der Reifen werden im
horizontierten Rad-Koordinatensystem mit Ursprung im Latschmittelpunkt WO

angegeben. Die für die Optimierung relevanten Stellgrößen sind hingegen im
System H definiert, welches gegenüber W um den Radlenkwinkel δ verdreht
ist. Aus diesem Grund müssen die Gleichungen aus (4.40) transformiert werden.
Nach Einführung von homogenen Koordinaten

W

F̃xF̃y
1

 =

W

 1 0 Fx0,i

k̃i 0 Fy0,i

0 0 1


W

FxFy
1

 , (4.42)
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gelingt die Transformation ins System H durch Multiplikation mit der Rotati-
onsmatrix Rz

H

F̃xF̃y
1

 =

 cos δ sin δ 0
− sin δ cos δ 0

0 0 1


︸ ︷︷ ︸

Rz

W

 1 0 Fx0,i

k̃i 0 Fy0,i

0 0 1


W

FxFy
1

 . (4.43)

Die Matrizenmultiplikation aus Gleichung (4.43) liefert die Werte für die Tangen-
tensteigung H k̃i sowie die Verschiebung des Arbeitspunktes in x- und y-Richtung
(HFx0,i, HFy0,i) im System H. Damit kann durch Umstellen von (4.43) die Glei-
chung in die gewünschte Form nf ≤ b gebracht werden

[
−H k̃i 1

]
︸ ︷︷ ︸

ni

[
H F̃x

H F̃y

]
︸ ︷︷ ︸

fi

≤ −H k̃i HFx0,i + HFy0,i︸ ︷︷ ︸
bi

. (4.44)

Die Linearisierungsgenauigkeit hängt im Wesentlichen von der gewählten An-
zahl der Punkte an die elliptische Randkurve ab. Das Bildungsgesetz der Ne-
benbedingungen kann für n Diskretisierungspunkte für den iten Reifen wie folgt
angeschrieben werden:

n1

...
nn


︸ ︷︷ ︸
NR,i

[
H F̃x

H F̃y

]
︸ ︷︷ ︸

fi

≤

b1...
bn


︸ ︷︷ ︸
bR,i

. (4.45)

Die Erweiterung auf alle vier Reifen führt schließlich zum vollständigen Glei-
chungssystem in Normalform

NR,vl 0 0

0
. . . 0

0 0 NR,hr


︸ ︷︷ ︸∑

NR(4n×8)


Fx,vl
Fy,vl

...
Fx,hr
Fy,hr


︸ ︷︷ ︸

f(8×1)

≤

bR,vl
...

bR,hr


︸ ︷︷ ︸∑

bR(4n×1)

. (4.46)

4.4.2.2 Nebenbedingungen der Aktoren

Für die Bestimmung der Aktornebenbedingungen wird eine vierstufige Vorge-
hensweise angewandt, welche im Folgendem beschrieben wird.
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1. Ermittlung des globalen Stellpotentials der Aktoren zum Zeitpunkt t
Jedes der eingesetzten aktiven Systeme nach Kapitel 3.2 verfügt über eine
Überwachungseinheit32, mit welcher der aktuell verfügbare Stellbereich iden-
tifiziert werden kann. Die zur Berechnung der Nebenbedingungen notwendi-
gen Größen werden im 3× 1-Potentialvektor d zusammengefasst. Er enthält
den minimalen und maximalen Stellbereich des Aktors sowie die maximal
mögliche Aktorbeschleunigung zum Zeitpunkt t. Bei einem aktiven Lenksys-
tem kann die Größe d als Radlenkwinkel, bei einem Brems- bzw. Antriebs-
system als Drehmoment interpretiert werden:

d(t) =
[
dmin(t) dmax(t) d̈max(t)

]T
. (4.47)

Da alle Einträge in d als dynamische Größen in die Berechnung der Stellgrö-
ßenbeschränkungen einfließen, ist es möglich, plötzliche Veränderungen des
Stellpotentials, z.B. in Folge eines Aktorausfalls, in der Allokationsstrategie
zu berücksichtigen.

2. Ermittlung des umsetzbaren Stellpotentials zum Zeitpunkt t+ ∆t
Die Stelldynamik wird in Form einer maximal möglichen Aktorbeschleu-
nigung definiert. Unter der Annahme, dass diese Beschleunigung über die
Schrittweite ∆t auf einen konstanten Wert gehalten werden kann, ergibt sich
zum Zeitpunkt t+ ∆t folgender Stellbereich:

d±(t+ ∆t) = dist(t)± d̈max(t)
∆t2

2
für dmin ≤ d± ≤ dmax. (4.48)

3. Transformation des Stellpotentials d± auf Längs- und Querkräfte
Für die Definition der Nebenbedingungen müssen die Aktorbeschränkungen
in Form einer Längs- bzw. Querkraft angegeben werden. Das Längskraftpo-
tential der Antriebs- und Bremssysteme berechnet sich aus dem Quotienten
zwischen dem Stellbereich des Drehmoments d±M und dem dynamischen Rei-
fenradius re

F±x =
d±M
re
. (4.49)

Zur Bestimmung des Querkraftpotentials wird zunächst der Stellbereich der
Lenksysteme d±δ auf eine Quergeschwindikgeit im Latsch W v

±
y umgerechnet.

Unter der Voraussetzung kleiner Lenkwinkel liefert folgender Zusammenhang
die zu bestimmende Größe

W v
±
y = W vx tan

(
d±δ − δist − αist

)
. (4.50)

Mit dem im Anhang A.4.2 vorgestellten Reifenmodell kann das gesuchte
Querkraftpotential als Funktion der Quergeschwindigkeit bestimmt werden

F±y = f(W v±y ). (4.51)

32Diese entspricht dem Block Aktor-Beobachtung in Abbildung 4.6.
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4. Definition der Nebenbedingungen in Standardform
Die Nebenbedingungen als Folge der Aktoreinschränkungen werden durch
vier zusätzliche Gleichungen pro Rad berücksichtigt. Es handelt sich hier-
bei um jeweils zwei senkrecht auf die Wx- und W y-Achse stehende Gera-
den im Abstand F±x bzw. F±y zum Radmittelpunkt, vgl. Abbildung 4.8. Die
Vorgehensweise bei der Aufstellung des Gleichungsystems entspricht im We-
sentlichen jener aus dem Abschnitt Nebenbedingungen der Reifen mit den
Tangentensteigungen

W kx = tan(δ − π

2
) und W ky = tan δ. (4.52)

Die vier Gleichungen für den iten Reifen lauten wie folgt
−W kx 1
−W ky 1
W kx −1
W ky −1


︸ ︷︷ ︸

NA,i

[
H F̃x

H F̃y

]
︸ ︷︷ ︸

fi

≤


−W kx HF+

x

HF
+
y

W kx HF
−
x

HF
−
y


︸ ︷︷ ︸

bA,i

. (4.53)

Damit ergibt sich das vollständige Gleichungssystem zur Beschreibung der
Aktornebenbedingungen in Normalform

NA,vl 0 0

0
. . . 0

0 0 NA,hr


︸ ︷︷ ︸∑

NA(16×8)


Fx,vl
Fy,vl

...
Fx,hr
Fy,hr


︸ ︷︷ ︸

f(8×1)

≤

bA,vl
...

bA,hr


︸ ︷︷ ︸∑

bA(16×1)

. (4.54)

Werden die Nebenbedingungen infolge der Reifencharakteristiken und der Aktor-
einschränkungen zusammengefasst, ergibt sich der Stellbereich für das jeweilige
Rad. Der Optimierungsraum für die Allokationsstrategie entspricht damit der
grau hinterlegten Fläche in Abbildung 4.8.

4.4.3 Lösung der Optimierungsaufgabe

Für die Lösung von quadratischen Programmen in Standardform steht weit ent-
wickelte Software zur Verfügung. In dieser Arbeit wird der in Matlabr implemen-
tierte Algorithmus quadprog eingesetzt. Mit der zuvor vorgestellten Zielfunktion
ergibt sich eine positiv definite Hessematrix. Diese Eigenschaft ist insofern von
Bedeutung, da damit die Lösung der Optimierungsaufgabe auf ein eindeutiges
globales Minimum führt [Fle87]. Dadurch kann sichergestellt werden, dass die Be-
rechnung der Lösung auch während der Simulation durchgeführt werden kann,
ohne dabei allzugroße Abschläge hinsichtlich der Rechenzeit in Kauf nehmen zu
müssen.
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HyWy

Hx

Wx

δ
Verfügbarer
Stellbereich

Fx
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Fy
+
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_
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Abbildung 4.8: Verfügbarer Stellbereich unter Berücksichtigung von Reifen- und Ak-
torbeschränkungen

4.4.4 Berechnung der Stellgrößen

Das Ergebnis der Optimierung ist ein 8×1-Vektor f , der in weiterer Folge für die
Berechnung des 8 × 1-Stellvektors u =

C

[
δvl . . . δhr My,vl . . . My,hr

]T
herangezogen wird.

Zur Bestimmung der gesuchten Stellgrößen wird das Reifenmodell aus Abschnitt
A.4.2 invertiert, d.h. die kinematischen Schlupfgrößen stellen das Berechnungser-
gebnis und die horizontalen Kräfte die Eingangsgrößen dar, vgl. Abbildung 4.9.
Die geforderte Summenkraft am iten Reifen kann mit den Werten aus f nach
folgender Gleichung bestimmt werden

FH,i =
√
F 2
x,i + F 2

y,i, (4.55)

welche in Richtung von

βR,i = arctan
Fy,i
Fx,i

(4.56)

wirkt. Mit den Basiskurven der Längskraft als Funktion des Längsschlupfs F ′x,i(sx)
und der Querkraft als Funktion des Querschlupfs F ′y,i(λy), wird über die Bezie-
hung

Fi(s) =
1
2
[
F ′x,i + F ′y,i + (F ′x,i − F ′y,i) cos 2βR,i

]
(4.57)

die kombinierte Reifenkraft in Abhängigkeit des kombinierten Schlupfs definiert.
Der Schnittpunkt dieser Kurve mit dem ermittelten Wert für |FH,i| liefert schließ-
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lich den Schlupfwert ssum, welcher wiederum wie folgt in einen Schräglaufwinkel
und einen Längsschlupf umgerechnet werden kann:

[
sx,i
αi

]
=
[

ssum,i cosβR,i
ssum,i sinβR,iGFi

]
. (4.58)

GF stellt dabei eine von der Reifenparametrierung abhängige Gewichtungsfunk-
tion dar, welche in Gleichung (A.38) definiert wird. Die berechnete Längsschlupf-
größe kann unmittelbar als Führungsgröße für den unterlagerten Schlupfregler
der Antriebs- bzw. Bremssysteme herangezogen werden. Der geforderte Radlenk-
winkel, welcher den Sollwert für die Lenksysteme darstellt, wird mit dem Wert
für den Schräglaufwinkel αi wie folgt bestimmt

δi = arctan Cvy,i

Cvx,i
− αi. (4.59)

ssum

¸y
sx

s

Fx,
Fy,

F

¯R

|FH|

Fx

FyF

Abbildung 4.9: Berechnung der Schlupfgrößen sx und λy auf Basis der Vorgabe einer
kombinierten Reifenkraft FH





5
Analyse des Ausfallverhaltens

In diesem Abschnitt wird die zuvor entwickelte Fahrdynamikregelung zur Sta-
bilisierung des Fahrzeugs in sicherheitskritischen Fahrsituationen, hervorgerufen
durch den Ausfall eines Radnabenantriebs beziehungsweise den eines Lenkungs-
aktors, eingesetzt. Einleitend wird auf die Herausforderung im Hinblick auf die
Beherrschbarkeit der Fehlfunktion von elektrischen und elektronischen Systemen
im Fahrzeug hingewiesen. Das Ziel der nachfolgenden Analysen besteht in der Er-
fassung des destabilisierenden Potentials eines Ausfalls. Dazu werden zunächst
die untersuchten Fahrzeugkonfigurationen sowie der Verstellbereich der einge-
setzten Aktoren definiert. Im Anschluss daran werden die Ausfallszenarien sowie
die entwickelten Bewertungskriterien beschrieben. Der darauf folgende Untersu-
chungsteil widmet sich der Diskussion der erzielten Simulationsergebnisse. Neben
einer Analyse des Ausfallverhaltens in einer stationären Kreisfahrt findet auch ei-
ne Bewertung der Sicherheitsrelevanz in einem Closed-Loop-Spurwechselmanöver
statt.

5.1 Einleitung

Die radselektive Betätigung der Lenkung sowie der Antriebs- bzw. Bremssys-
teme eröffnet bislang ungenutzte Möglichkeiten zur Beeinflussung der Fahrdy-
namik. Gleichzeitig führt die schrittweise Substitution von bewährten mechani-
schen Fahrwerksystemen durch X-by-Wire-Systeme zu neuen Herausforderungen
hinsichtlich der Gewährleistung der technischen Sicherheit dieser Systeme.

87
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Die zehnbändige internationale Norm ISO 26262 beschreibt die Anforderungen
an den gesamten Produktlebenszyklus sicherheitsrelevanter elektrischer und elek-
tronischer Systeme für Straßenfahrzeuge [Int11]. Auf Basis einer im dritten Band
beschriebenen Gefährdungsanalyse und Risikoabschätzung können die Funktio-
nalitäten der Systeme je nach Gefahrenpotential in die Klassen ASIL33 A bis D
eingestuft werden. Dabei kennzeichnet ASIL D die höchste Stufe der Sicherheits-
integrität. Die Einteilung erfolgt mittels einer vorgeschriebenen Methodik, mit
welcher die Schwere der Auswirkung (S0: keine Verletzung→ S3: lebensbedrohli-
che Verletzungen), die Häufigkeit der Fahrsituation (E0: kaum vorstellbar→ E4:
hohe Wahrscheinlichkeit) und die Beherrschbarkeit der Fehlfunktion durch den
Fahrer (C0: im Allgemeinen beherrschbar→ C3: schwer oder nicht beherrschbar)
abgeschätzt wird [LPP10].

Die radselektiven Fahrdynamiksysteme greifen direkt in die Dynamik des Fahr-
zeugs ein, weshalb sich sehr schnell eine hohe Bewertung der ungeschützten Funk-
tion, das heißt der Funktion ohne Sicherheitsmaßnahmen, ergibt [Sch11]. Aus
diesem Grund müssen die Systeme im Fehlerfall abgesichert werden. Dies kann
sowohl auf der Hardwareseite, z.B. durch die Installation von redundanten Senso-
ren oder Energieversorgungen, als auch mit Hilfe von Sicherheitssoftware erreicht
werden. In diesem Kapitel wird versucht, die durch einen Aktorfehler hervorgeru-
fene Destabilisierung des Fahrzeugs durch den Einsatz der Fahrdynamikregelung
zu minimieren. Die Erkenntnisse aus diesen Analysen können dazu genutzt wer-
den, den potentiellen Sicherheitsgewinn als Folge der Überaktuierung zu erfassen
und zu bewerten.

5.2 Auswahl der Fahrzeugkonfigurationen

Im Abschnitt 3.2 wird die im Rahmen dieser Arbeit entwickelte Aktorik zur Re-
gelung der Fahrdynamik vorgestellt. Aufgrund fehlender mechanischer Verbin-
dungen zwischen den Rädern einer Achse, kann durch die Kombination der Steer-
by-Wire-Einzelradlenkung und dem elektrischen Radnabenantrieb eine Vielzahl
von Fahrzeugkonfigurationen dargestellt werden. Mit zunehmender Anzahl an
eingesetzter Aktorik steigt zwar das Potential hinsichtlich der Beeinflussbarkeit
der Fahrzeugdynamik, gleichzeitig müssen aber auch höhere Kosten und eine
erhöhte Systemkomplexität in Kauf genommen werden. Dieser Zielkonflikt hat
zur Folge, dass sich die Aktorauswahl in der Praxis stets an den definierten An-
forderungen orientiert, wobei in den meisten Fällen aus ökonomischen Gründen
ein Minimalsystem angestrebt wird.

Für die Analyse des Ausfallverhaltens werden in der vorliegenden Arbeit vier ver-
schiedene Fahrzeuge mit unterschiedlicher aktorischer Ausstattung miteinander
verglichen. Das Ziel dieser Gegenüberstellung ist die Ermittlung des funktionalen
Mehrwerts eines jeden Systems in sicherheitskritischen Fahrsituationen. In der
nachfolgenden Auflistung werden die untersuchten Konfiguration vorgestellt und
33Automotive Safety Integrity Level
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die wichtigsten Eigenschaften zusammengefasst. Zur besseren Übersicht zeigt
Abbildung 5.1 eine grafische Darstellung der vier Fahrzeugvarianten.

• Fahrzeugkonfiguration 1 (Fzg.1 )
Diese Fahrzeugkonfiguration verfügt über die aktorische Vollausstattung.
Dazu gehören vier Einzelradlenksysteme sowie vier Radnabenantriebe. Das
Bremsmoment wird durch Überlagerung des elektrischen Moments der
Radnabenmotoren und jenes des mechanischen Bremssystems erzeugt.

• Fahrzeugkonfiguration 2 (Fzg.2 )
Im Gegensatz zum Fzg.1 werden bei dieser Konfiguration die Antriebskräf-
te ausschließlich an der Hinterachse erzeugt. Um die gleiche Antriebsleis-
tung zu gewährleisten, werden die Radnabenmotoren von Fzg.2 dement-
sprechend stärker dimensioniert, siehe auch Tabelle 5.1.

• Fahrzeugkonfiguration 3 (Fzg.3 )
Bei dieser Konfiguration werden an der Hinterachse keine zusätzlichen
Lenksysteme eingesetzt. Die Ausstattung bezüglich der Antriebs- bzw.
Bremssysteme entspricht jener von Fzg.1.

• Fahrzeugkonfiguration 4 (Fzg.4 )
Die Konfiguration Fzg.4 besitzt den niedrigsten Ausstattungsgrad aller
Fahrzeuge. Die Lenkung der Räder an der Vorderachse erfolgt radindi-
viduell, das Antriebsmoment wird wie bei Fzg.2 nur an der Hinterachse
aufgebracht.

Fzg. 2Fzg. 1 Fzg. 3

Fahrtrichtung

Fzg. 4

Abbildung 5.1: Überblick der untersuchten Fahrzeugkonfigurationen

Die Tabelle 5.1 zeigt die Verstellbereiche, die mit den eingesetzten Aktoren rea-
lisiert werden können. Da alle Fahrzeuge über ein einheitliches mechanisches
Bremssystem verfügen, wird dieses in der Gegenüberstellung nicht explizit ange-
führt. Das definierte maximale Bremsmoment beträgt pro Rad MB = 3000 Nm.
Wie im Kapitel 3.2.2 gezeigt wird, basiert die Dimensionierung der Antriebsmo-
toren im Wesentlichen auf den geforderten Fahrleistungen bezüglich Maximalge-
schwindigkeit, Steigungsvermögen und Beschleunigungsvermögen. Dementspre-
chend verteilt sich die Antriebsleistung bei den Allradfahrzeugen (Fzg.1 und
Fzg.2 ) im Gegensatz zu den Fahrzeugen mit Heckantrieb (Fzg.3 und Fzg.4 )
gleichmäßig auf alle vier Räder.
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Lenksystem Radnabenmotoren

Lenkwinkel
vorne [◦]

Lenkwinkel
hinten [◦]

vorne:
Nennpunkt

Mnenn @ nnenn

hinten:
Nennpunkt

Mnenn @ nnenn

Fzg.1 −20 ≤ δl,r ≤ +20 −20 ≤ δl,r ≤ +20
14.6 Nm bei
4916 U/min

14.6 Nm bei
4916 U/min

Fzg.2 −20 ≤ δl,r ≤ +20 −20 ≤ δl,r ≤ +20 -
29.2 Nm bei
4843 U/min

Fzg.3 −20 ≤ δl,r ≤ +20 - 14.6 Nm bei
4916 U/min

14.6 Nm bei
4916 U/min

Fzg.4 −20 ≤ δl,r ≤ +20 - -
29.2 Nm bei
4843 U/min

Tabelle 5.1: Verstellbereich der untersuchten Fahrzeugkonfigurationen
Für die Radnabenmotoren wird jeweils der Nennpunkt angegeben. Kurzfristig kann die Leistung

der Motoren um den Überlastfaktor OF (vgl. Formel 3.13) angehoben werden. Die konstante
Getriebeübersetzung beträgt sowohl für den Zweirad- als auch für Vierradantrieb iG = 9.5.

5.3 Beschreibung der Ausfallszenarien

5.3.1 Definition der untersuchten Fahrmanöver

Die Bewertung des Ausfallverhaltens wird anhand von zwei Closed-Loop-
Fahrmanövern vorgenommen. Bei diesen Manövern wird der Fahrer-Fahrzeug-
Regelkreis durch eine Rückkoppelung des dynamischen Fahrzustands geschlos-
sen. Die Berechnung der Stellsignale für die Antriebs-, Brems- und Lenkeinheit
findet auf Basis eines Soll-Ist-Vergleichs innerhalb des Fahrermodells statt, vgl.
Abschnitt 3.1.1. Das Ziel besteht dabei in der Einhaltung des Fahrkurses, wel-
cher durch eine vorgegebene Referenztrajektorie und ein Geschwindigkeitsprofil
definiert ist.

Bei den ausgewählten Manövern handelt es sich um eine stationäre Kreisfahrt
und einen einfachen Spurwechsel bei jeweils konstanter Fahrgeschwindigkeit. Der
Kreisradius beträgt 50 m und wird mit einer Geschwindigkeit von vx = 18 m/s
befahren. Dabei wird eine Querbeschleunigung von ca. 6.5 m/s2 erreicht. Der
Spurwechsel charakterisiert ein Ausweichmanöver im fahrdynamischen Grenz-
bereich. Bei dieser Fahrsituation wechselt das Fahrzeug die Fahrspur mit einem
lateralen Offset von 3.5 m. Die gewählte Geschwindigkeit beträgt 25 m/s. Die
erreichten Querbeschleunigungen können kurzzeitig über 8 m/s2 ansteigen.
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5.3.2 Beschreibung der Fehlerfälle

Das Stabilisierungspotential der Fahrdynamikregelung wird für ein Versagen des
Lenksystems und der Radnabenmotoren analysiert. Wie im Abschnitt 5.2 be-
schrieben wird, besitzen alle untersuchten Fahrzeugkonfigurationen ein Lenksys-
tem an der Vorderachse sowie einen Radnabenantrieb an der Hinterachse. Um
die Vergleichbarkeit über alle Fahrzeugkonfigurationen hinweg zu gewährleisten,
muss der Ausfall der Lenkung die vorderen Räder und jener des Radnabenmo-
tors die hinteren Räder betreffen. Aufgrund der Radlastverlagerung können an
den kurvenäußeren Rädern deutlich höhere Horizontalkräfte übertragen werden,
womit wiederum die Fahrdynamik stärker beeinflusst wird. Im Sinne einer worst
case-Betrachtung wird angenommen, dass der Fehler an diesem Rad der jewei-
ligen Achse auftritt.

Der Ausfall des Antriebssystems kann sowohl durch einen mechanischen oder
elektrischen Defekt des Motors als auch aufgrund einer Fehlfunktion der Leis-
tungselektronik hervorgerufen werden [JC99]. In den nachfolgenden Untersu-
chungen wird angenommen, dass das vom Ausfall betroffene kurvenäußere Hin-
terrad mit einem konstanten Moment von 500 Nm beaufschlagt wird. Da der
Elektromotor sowohl im generatorischen als auch im motorischen Bereich betrie-
ben werden kann, werden die Auswirkungen eines negativen sowie eines positiven
Fehlermoments untersucht.

Im Hinblick auf den Ausfall der Einzelradlenkung werden ebenfalls zwei Feh-
lerfälle betrachtet. Der Aktor des betroffenen Vorderrades wird hierbei mit der
maximalen elektrischen Leistung beaufschlagt, was zu einem starken Anwachsen
des Radlenkwinkels führt. In Abhängigkeit des Vorzeichens der Versorgungsspan-
nung wird das Rad bis zum Erreichen des mechanischen Anschlages bei ±20◦

eingelenkt bzw. ausgelenkt.

5.4 Bewertungskriterien

Für die Beurteilung der Sicherheitsrelevanz eines Fahrmanövers infolge eines Ak-
torausfalls sind Bewertungskriterien notwendig, welche in der Lage sind die Ein-
haltung von Sicherheitsanforderungen zu verifizieren. Die technische Sicherheit
im Störungsfall bei einem Closed-Loop-Manöver kann nach Neukum et al. auf
zwei verschiedene Arten nachgewiesen werden [NK03]. Beim Ansatz der internen
Validierung geht man davon aus, dass ein Ausfall dann unkritisch ist, wenn das
Fahrzeug vom Fahrer mit vertretbaren Aufwand kontrolliert werden kann. Der
Nachweis wird in den meisten Fällen mit Hilfe von Probandenuntersuchungen
und subjektiven Bewertungsansätzen erbracht. Bei den Methoden der externen
Validierung wird die von der Fehlfunktion hervorgerufene dynamischen Antwort
des Fahrzeugs jener von bekannten Kurshaltestörungen34 gegenübergestellt.
34Dazu gehört zum Beispiel die Einwirkung von Seitenwind oder von Spurrillen.
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Das subjektive Fahrerurteil stellt ein wichtiges Kriterium bei der Beurteilung
der Sicherheitsrelevanz eines Ausfalls dar. Da dieses in der Simulation nur sehr
beschränkt berücksichtigt werden kann, wird in der vorliegenden Arbeit ein Feh-
lerfall dann als unkritisch eingestuft, wenn die Fahraufgabe erfüllt werden kann
ohne dabei vorgegebene Toleranzgrenzen zu überschreiten. Nach [NK03] stellt
dies eine notwendige, wenn auch nicht hinreichende Bedingung für die Tolerier-
barkeit eines Systemversagens dar. Im Folgenden werden die beiden vorgeschlage-
nen Bewertungsgrößen zur Beurteilung der Sicherheitsrelevanz eines Aktorfehlers
vorgestellt.

5.4.1 Abweichung von der Referenztrajektorie

Ein in der Literatur sehr häufig angewandtes Kriterium zur Bewertung kriti-
scher Fahrsituationen ist die Querabweichung des Fahrzeugschwerpunkts von
der Sollspur, siehe z.B. [FMH+01, RND11]. Da für die Beurteilung vor allem die
Fahrzeugbewegung vor der Reaktionszeit des Fahrers relevant ist [ZBR97], wird
die Abweichung von der Referenz eine Sekunde nach Störungseintritt berech-
net und als Bewertungsgröße ∆y1s definiert. Abbildung 5.2 zeigt eine grafische
Darstellung zur Berechnung dieser Größe.

Refereztrajektorie

Tatsächliche 
Trajektorie

Störungseintritt (t0)

Tangente

0x

0y

O

0rSP

0rref

Δrdiff

Δy1s

ntraj

t

t=1s

Abbildung 5.2: Grafische Darstellung zur Berechnung der Abweichung von der Re-
ferenztrajektorie [RND11]

Die Festlegung einer tolerierbaren Grenze für eine Überschreitung fällt in diesem
Zusammenhang äußerst schwer. Da die Breite der Fahrspur von unterschiedli-
chen Faktoren wie beispielsweise der Anzahl der Fahrspuren, dem Straßentyp
sowie dem Geschwindigkeitslimit abhängt [Nat03], muss im Hinblick auf die
Kollisionsvermeidung eine differenzierte Betrachtung durchgeführt werden. Das
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Grundmaß einer Fahrbahn setzt sich aus der zulässigen Fahrzeugbreite der größ-
ten Verkehrsteilnehmer sowie dem Bewegungsspielraum zusammen. Letzterer ist
für den Ausgleich von Lenk- und Fahrungenauigkeiten notwendig und beträgt
zwischen 0.25 und 1.25 m [Nat03]. Unter der Annahme, dass die im Abschnitt
5.3.1 definierten Fahrmanöver vorwiegend auf Überlandstraßen bzw. Autobah-
nen auftreten, kann davon ausgegangen werden, dass Querabweichungen bis zu
0.5 m im tolerierbaren Rahmen liegen.

5.4.2 Gierbeschleunigungskennwert

Die Gierreaktion des Fahrzeugs infolge von Fahrereingaben stellt ein wesent-
liches Merkmal zur Beurteilung der Fahrstabilität dar. In einer Vielzahl von
Untersuchungen werden die Zustandsgrößen im Zeit- und Frequenzbereich ana-
lysiert und anhand von verschiedenen Bewertungsgrößen klassifiziert, siehe z.B.
[MW04, Ros09]. Wird die Gierbewegung nicht durch Fahrereingaben sondern als
Folge einer Störung angeregt, bietet sich die Bewertung auf Basis des von Otto
vorgeschlagenen Gierbeschleunigungskennwerts Q an [Ott87]:

Q =

∣∣∣∣∣∆ψ̇sollm

tR
+ ψ̈m

∣∣∣∣∣ . (5.1)

Abbildung 5.3 zeigt eine grafische Darstellung zur Bildung des Kennwerts.
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Abbildung 5.3: Bestimmungsgrößen der objektiven Bewertungskennzahl für die Last-
wechselreaktion von Pkw bei Kurvenfahrt [Ott87]

Die Auswertung von Messergebnissen der Fahrer- und Fahrzeugreaktion hat ge-
zeigt, dass die Stärke der nach der Störung korrigierenden Lenkreaktion des
Fahrers im Wesentlichen von der mittleren Gierwinkelgeschwindigkeitsänderung
∆ψ̇sollm und der mittleren Gierbeschleunigung ψ̈m innerhalb der Fahrerreakti-
onszeit 0.5 s ≤ t ≤ 1 s abhängt. Für die Berechnung der Bewertungsgröße wird
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die Gierwinkelgeschwindigkeitsdifferenz, welche sich aus der Differenz zwischen
der Referenzgierrate ψ̇soll und der Giergeschwindigkeit mit Störungseinfluss ψ̇
ergibt, durch den konstanten Zeitwert tR = 0.75 s dividiert.

Auf Basis der Versuchsauswertungen von Otto ist die Gierreaktion infolge einer
Störung für den Fahrer ”gerade noch leicht beherrschbar”, wenn das Kriterium
einen Wert von Q ≤ 5◦/s2 einnimmt [Ott87].

5.5 Ausfallverhalten in der stationären Kreisfahrt

5.5.1 Fehlfunktion des elektrischen Radnabenmotors

Abbildung 5.4 zeigt beispielhaft den zeitlichen Verlauf der Stellgrößen bei Ausfall
des Antriebssystems am rechten Hinterrad für die Fahrzeugkonfiguration Fzg.2.
Vor dem Fehlereintritt (t ≤ 3 s) befindet sich das Fahrzeug in einen stationären
Fahrzustand auf einer Kreisbahn mit 50 m Radius. Das Antriebsmoment wird
vorwiegend vom kurvenäußeren Hinterrad aufgebracht. Aufgrund der ungleichen
Verteilung der Antriebsmomente auf die beiden Hinterräder entsteht ein zusätz-
liches eindrehendes Giermoment welches vom Fahrdynamikregler zur Einhaltung
der Sollgrößen genutzt wird. Nach drei Sekunden wird das vom Fehler betroffene
Rad mit einem Moment von My,hr = −500 Nm abgebremst. Die dadurch entste-
hende Notsituation erfordert ein eingreifen der Fahrdynamikregelung, wobei die
Stabilisierung des Fahrzeugs am höchsten priorisiert wird. Die Strategie zur An-
passung der Fahrgeschwindigkeit muss die Randbedingungen durch jeweils vor-
herrschende Verkehrssituation berücksichtigen. In der vorliegenden Arbeit wird
im Sinne einer worst case-Betrachtung ein Konstanthalten der Fahrgeschwindig-
keit gefordert. Zur Beibehaltung der Geschwindigkeit muss das Antriebsmoment
am hinteren linken Rad gleichzeitig angehoben werden. Da die Leistung der
Motoren nicht ausreicht um den Längskraftverlust infolge des Aktorausfalls zu
kompensieren, nimmt die Fahrgeschwindigkeit ab diesem Zeitpunkt leicht ab,
vgl. Abbildung 5.5.

Bei den Stellgrößen für die Lenksysteme ist zu beobachten, wie am kurveninne-
ren Hinterrad nach Auftreten des Fehlers der Radlenkwinkel zurückgenommen
werden muss. Dies ist eine Folge des limitierten übertragbaren Kraftpotentials,
welches zum Großteil zur Generierung der Längskraft verwendet wird. Das durch
den Bremseingriff hervorgerufene ausdrehende Giermoment wird durch zusätz-
liches Einlenken des rechten Vorderrades kompensiert.

In Abbildung 5.5 sind die Zeitverläufe der geregelten fahrdynamischen Zustands-
größen dargestellt. Bis zum Fehlereintritt folgen die Zustandsgrößen den vorge-
gebenen Sollwerten mit guter Übereinstimmung. Wie zuvor erwähnt kann die
Fahrgeschwindigkeit aufgrund unzureichender Antriebsleistung nicht aufrecht er-
halten werden. Auch im Verlauf des Schwimmwinkels kann eine bleibende Abwei-
chung von ca. 0.1◦ festgestellt werden, welche allerdings nicht weiter als kritisch
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Abbildung 5.4: Zeitlicher Verlauf der Stellgrößen bei Ausfall des Radnabenantriebs
in der stationären Kreisfahrt für die Fahrzeugkonfiguration Fzg.2

betrachtet wird. Die Gierrate wird nach einen kurzen Ausschlag mit einer Am-
plitude von ca. 10 Prozent des Referenzwerts an die Sollgröße hingeführt.
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Abbildung 5.5: Zeitlicher Verlauf der Zustandsgrößen bei Ausfall des Radnabenan-
triebs in der stationären Kreisfahrt für die Fahrzeugkonfiguration
Fzg.2

Die Auswerteergebnisse für die vier untersuchten Fahrzeugkonfigurationen sind
in den Diagrammen der Abbildung 5.6 grafisch dargestellt. Es ist klar ersichtlich,
dass das Aufbringen eines Bremsmoments am kurvenäußeren Hinterrad zu we-
sentlich stärkeren Fahrzeugreaktionen führt, als das bei einem Antriebsmoment
der Fall ist. Die Fahrzeugkonfigurationen ohne Lenksystem an der Hinterachse
(Fzg.3 und Fzg.4 ) weisen sehr starke Gierbewegungen auf, welche weit außerhalb
des tolerablen Rahmens liegen. Der Gierbeschleunigungskennwert in Abbildung
5.6(a) erreicht bei diesen Fahrzeugen Werte jenseits von Q = 50 ◦/s2. Die Quer-
abweichung von der Referenztrajektorie eine Sekunde nach Eintritt des Fehlers,
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Abbildung 5.6: Gegenüberstellung der Ergebnisse für einen Fehler des Antriebssys-
tems am kurvenäußeren Hinterrad

(a) Gierbeschleunigungskennwert Q, (b) Querabweichung von der Referenztrajektorie ∆y1s.

vgl. Abbildung 5.6(b), liegt bei den Fahrzeugen ohne Hinterachslenkung zwi-
schen 0.6 m und 1 m. Bei den beiden anderen Konfigurationen ist die Abweichung
kaum erwähnenswert. Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass dieser
Fehlerfall durch den Einsatz der Aktorik von Fzg.1 und Fzg.2 beherrschbar ist,
während die Fahrzeuge Fzg.3 und Fzg.4 keine zufriedenstellenden Stabilisierung
der Fahrzeugdynamik ermöglichen.

5.5.2 Fehlfunktion des Lenksystems

Abbildung 5.7 zeigt den zeitlichen Verlauf der vom Fahrdynamikregler berech-
neten Stellgrößen für die Lenksysteme und die Radnabenantriebe für die Fahr-
zeugkonfiguration Fzg.1. Der Lenkungsaktor des betroffenen vorderen rechten
Rades wird mit der vollen elektrischen Leistung beaufschlagt, was zu einer aus-
drehenden Lenkbewegung bis zum Erreichen des mechanischen Endanschlags bei
−20◦ führt. Dies hat ein von der Kurve ausdrehendes Giermoment sowie einen
erheblichen Seitenkraftverlust zur Folge.

Einen bemerkenswerten Verlauf weisen die beiden Radlenkwinkel an der Hinter-
achse auf. Obwohl diese Regelgrößen einen Stellbereich von −20◦ ≤ δR ≤ 20◦

haben, wird nur ein Bruchteil desselben von der Fahrdynamikregelung in An-
spruch genommen. Der Verlust der Seitenführung am Rad mit dem fehlerhaften
Aktor wird bei der vorliegenden worst case-Betrachtung kompensiert, was wie-
derum eine bleibende Abweichung von der Referenztrajektorie nach sich zieht.
Zur Erklärung dieses Verhaltens wird an dieser Stelle noch einmal auf die For-
mulierung der Zielfunktion für die optimale Stellgrößenverteilung eingegangen.
Wie in Kapitel 4.4.1 beschrieben wird, ist die primäre Aufgabenstellung bei der
Verteilung der Stellgrößen die Sollwertfolge bezüglich der vom Horizontaldy-
namikregler vorgegebenen Führungsgrößen û =

[
FSPx FSPy MSP

z

]
. Da die

Elemente von û physikalisch aneinander gekoppelt sind, kann es bei konträren
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Abbildung 5.7: Zeitlicher Verlauf der Stellgrößen bei Ausfall der Lenkung in der sta-
tionären Kreisfahrt für die Fahrzeugkonfiguration Fzg.1

Anforderungen zu einen Zielkonflikt in der Allokation der Stellgrößen kommen.
Die Verteilungsaufgabe kann dabei durch die Wahl der Diagonalelemente der
quadratischen Matrix W in Gleichung (4.35) gesteuert werden. Im vorliegenden
Beispiel wird die Einhaltung der Fahrgeschwindigkeit durch eine entsprechend
starke Gewichtung von FSPx sichergestellt um die Vergleichbarkeit zwischen den
untersuchten Fahrzeugkonfigurationen zu gewährleisten. Die beiden querdyna-
mischen Größen in û werden relativ zueinander gleich stark, im Vergleich zur
Längskraft allerdings um einen Faktor zwei schwächer gewichtet. Durch ein Ein-
lenken der hinteren Räder könnte demzufolge der Seitenkraftverlust zwar kom-
pensiert werden, das untersteuernde Verhalten würde aufgrund des resultieren-
den ausdrehenden Giermoments jedoch weiter verstärkt werden.

Die zeitlichen Verläufe der Zustandsgrößen sind in Abbildung 5.8 dargestellt.
Sowohl die Längsgeschwindigkeit als auch der Schwimmwinkel kann mit aus-
reichender Genauigkeit den vorgegebenen Sollwerten nachgeführt werden. Die
Giergeschwindigkeit nimmt nach dem Fehlereintritt stark ab, was wiederum zu
einer starken Kursabweichung des Fahrzeug führt.

Wie die Gegenüberstellung der Ergebnisse in Abbildung 5.9 zeigt, verfügen die
Fahrzeuge Fzg.1 und Fzg.2 über ein deutlich höheres Stabilisierungspotential
als die Konfigurationen ohne Zusatzlenkung an den hinteren Rädern. Dennoch
liegen die Bewertungen für den Fehlerfall ”Auslenken“ weit über den zulässigen
Toleranzgrenzen. Das zusätzliche ”Einlenken“ der Räder kann hingegen mit allen
Austattungsvarianten kontrolliert werden.

Ein möglicher Lösungsansatz zur Beherrschung des kritischen Fehlerfalls ”Aus-
lenken“ besteht in der Vorsehung einer mechanischen Sperre in der Konstruk-
tion des Lenkungsaktors, vgl. [NR10b, Dür11]. Dieses Maschinenelement sorgt
dafür, dass ein radseitig eingeleitetes Drehmoment bei stromlosem Aktor kei-
ne Verdrehung des Rades zulässt. Zur Sicherstellung der Sperrfunktion müssen
Systemfehler in der Lenkung frühzeitig erkannt und die Spannungsversorgung
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Abbildung 5.9: Gegenüberstellung der Ergebnisse für einen Fehler des Lenksystems
am kurvenäußeren Vorderrad

(a) Gierbeschleunigungskennwert Q, (b) Querabweichung von der Referenztrajektorie ∆y1s.

im Fehlerfall unterbrochen werden. Die notwendige Detektionszeit hat wie in
[NDR11] gezeigt wird, einen maßgeblichen Einfluss auf die Destabilisierung des
Fahrzeugs und sollte aus diesem Grund so kurz wie möglich sein. Man versteht
darunter die Zeit zwischen Fehlereintritt und Spannungsabschaltung welche vor
allem von der Effizienz des Algorithmus, der eingesetzten Sensoren sowie der
Rechenleistung bestimmt wird [ISS02].

In Abbildung 5.10 sind die erzielten Simulationsergebnisse für den modifizierten
Lenkungsaktor dargestellt. Die Detektionszeit wurde hierbei auf tDet = 0.05 s
festgelegt. In diesem Zeitfenster wird das Lenksystem mit der vollen elektrischen
Leistung beaufschlagt, was wiederum eine starke Änderung des Radlenkwinkels
nach sich zieht. Nach Erkennung des Fehlers wird die Spannungsversorgung un-
terbrochen und das betroffene Rad verharrt in der aktuellen Position. Wie die
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Bewertungsgrößen zeigen, kann durch diese Maßnahme die Wirkung des Aus-
falls deutlich abgeschwächt werden. Mit den Konfigurationen Fzg.1 und Fzg.2
können die Grenzwerte für beide Kriterien eingehalten werden.
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Abbildung 5.10: Gegenüberstellung der Ergebnisse für einen Fehler des Lenksystems
am kurvenäußeren Vorderrad mit zusätzlichen mechanischen Sperr-
mechanismus

(a) Gierbeschleunigungskennwert Q, (b) Querabweichung von der Referenztrajektorie ∆y1s.

5.6 Ausfallverhalten im Spurwechselmanöver

Die Beurteilung einer Fahrsituation mit Hilfe des Gierbeschleunigungskennwerts
Q setzt einen stationären Anfangszustand voraus. Beim Spurwechselmanöver
ist diese Voraussetzung nicht gegeben, weshalb das Gierverhalten anhand der
Zeitverläufe des Schwimmwinkels und der Giergeschwindigkeit bewertet wird.
Für die Berechnung der geschwindigkeitsabhängigen Referenzgrößen wird der
Sollgrößengenerator aus Kapitel 4.2 eingesetzt.

5.6.1 Fehlfunktion des elektrischen Radnabenmotors

Abbildung 5.11 zeigt eine Darstellung der Simulationsergebnisse für den Ausfall
des Radnabenantriebs am rechten Hinterrad, wobei der Fehler unmittelbar vor
dem Gegenlenken bei t = 2 s aufgebracht wird. In der linken Spalte der Abbil-
dung sind die Fahrzeugreaktionen infolge eines Bremsmoments von −500 Nm, in
der rechten jene infolge eines Antriebsmoments von +500 Nm, dargestellt. Um
einen direkten Vergleich des Ausfallverhaltens zu ermöglichen, sind die Verläufe
aller untersuchten Fahrzeugkonfigurationen in den Diagrammen eingezeichnet.

Wie aus der Gegenüberstellung zu entnehmen ist, hat ein Bremsmoment einen
deutlich höheren Destabilisierungseffekt als ein Antriebsmoment. Während der
Antriebskrafteingriff von allen Fahrzeugkonfigurationen beherrscht werden kann,
weisen die Fahrzeuge Fzg.3 und Fzg.4 beim Bremskrafteingriff bereits starke
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Gierreaktionen auf. Des Weiteren reicht bei diesen Konfigurationen die Antriebs-
leistung nicht aus, um die Referenzgeschwindigkeit von 25 m/s einzuhalten. Die
Abweichung von der Referenztrajektorie weist ebenfalls darauf hin, dass sich die
Fahrzeuge ohne Hinterachslenkung im fahrdynamischen Grenzbereich befinden,
weshalb dieser Fehler auf jeden Fall als sicherheitskritisch einzustufen ist.
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Abbildung 5.11: Darstellung der Simulationsergebnisse bei Ausfall des Radnabenan-
triebs am rechten Hinterrad. Zeitpunkt des Fehlers: t = 2 s

5.6.2 Fehlfunktion des Lenksystems

Die Ergebnisse für die beiden Ausfallszenarien des vorderen rechten Lenksystems
sind in Abbildung 5.12 zusammengefasst. Nach Eintritt des Fehlers wird das
betroffene Rad bis zum Erreichen des mechanischen Anschlags bei ±20◦ ein-
bzw. ausgelenkt. Die Verläufe für die ausdrehende Lenkbewegung sind in der
linken, die für die eindrehende in der rechten Spalte der Abbildung dargestellt.

Allgemein kann man sagen, dass der Ausfall des Lenksystems im Hinblick auf
die Fahrstabilität wesentlich kritischer als die zuvor untersuchte Fehlfunktion
des Radnabenantriebs ist. Insbesondere die nach links gerichtete Lenkbewegung
bewirkt äußerst kritische Fahrzeugreaktionen, welche selbst mit der Aktuierung
der Fahrzeuge Fzg.1 und Fzg.2 nur schwer beherrscht werden können. Obwohl
sich die Abweichung von den Referenzgrößen bei diesen Konfigurationen noch
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im tolerablen Rahmen befindet, muss die Situation aufgrund von etwaigen weite-
ren Störeinflüssen als sicherheitskritisch eingestuft werden. Mit der aktorischen
Ausstattung der anderen beiden Fahrzeuge besteht keine Möglichkeit den Fehler
zu kompensieren. Die Sicherheitsrelevanz dieser Fahrsituation wird bei Betrach-
tung der Schwerpunktbewegung deutlich. Nach dem Ausfall des Lenkungsaktors
driften die Fahrzeuge nach links weg, wodurch eine Kollision mit etwaigen Ge-
genverkehr unvermeidbar wird.
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Abbildung 5.12: Darstellung der Simulationsergebnisse bei Ausfall des Lenksystems
am rechten Vorderrad. Zeitpunkt des Fehlers: t = 2 s

Wie schon im Kapitel 5.5.2 beschrieben, wird auch an dieser Stelle der Einsatz ei-
nes mechanischen Sperrmechanismus zur Beherrschung des kritischen Fehlerfalls
vorgeschlagen. Die mit dem modifizierten Lenkungsaktor erzielten Simulations-
ergebnisse sind in Abbildung 5.13 dargestellt. Die hervorgerufenen Gierreaktio-
nen sowie die Abweichungen von der Referenztrajektorie werden mit Hilfe der
Sperre für alle Fahrzeugkonfigurationen deutlich reduziert. Im Gegensatz zum
ursprünglichen Lenkungsaktor können nunmehr beide Fehlerfälle als beherrsch-
bar eingestuft werden.
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Abbildung 5.13: Darstellung der Simulationsergebnisse bei Ausfall des Lenksystems
am rechten Vorderrad mit zusätzlichen mechanischen Bremsmecha-
nismus. Zeitpunkt des Fehlers: t = 2 s

5.7 Zusammenfassung

Die Analyse des Ausfallverhaltens in den untersuchten worst case-Manövern lie-
fert einige neue Erkenntnisse auf dem Gebiet der Fail-Safe-Betrachtung für rad-
selektiv eingreifende Fahrdynamikregelsysteme, die wie folgt zusammengefasst
werden können:

• Im Allgemeinen kann festgehalten werden, dass ein Fehler des Lenksystems
am kurvenäußeren Vorderrad wesentlich schwieriger zu beherrschen ist als
ein Defekt der elektrischen Radnabenmotoren an der Hinterachse.

• Wie der direkte Vergleich der untersuchten Fahrzeugkonfigurationen zeigt,
stellt sich durch den Einsatz aktiver Lenksysteme an der Hinterachse das
größte Stabilisierungspotential ein. Der Einsatz zusätzlicher Radnabenmo-
toren an der Vorderachse bringt hingegen nur eine geringfügige Verbesse-
rung.

• In einigen Manövern führt der Ausfall der Lenkung zu derart starken Fahr-
zeugreaktionen, dass eine Stabilisierung mit den restlichen Aktoren nicht
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mehr gelingt. Durch die Vorsehung einer mechanischen Sperre in der Kon-
struktion des Lenksystems kann die Situation entscheidend entschärft wer-
den. Gelingt es die Fehlerdetektionszeit auf 0.05 s zu beschränken, so kann
mit Hilfe der entwickelten Fahrdynamikregelung das Fahrzeug in einen sta-
bilen Fahrzustand übergeführt werden.

Zusammenfassend kann somit gefolgert werden, dass es bei entsprechender Mo-
difikation des Lenkungsaktors theoretisch möglich erscheint, einen Systemfehler
ohne Vorsehung hardwareseitiger Redundanzen zu kompensieren. Dies bringt ne-
ben einer Reduktion der Systemkomplexität den Vorteil, dass die Konstruktion
der Aktoren und damit auch die Integration in die Radbaugruppe wesentlich
vereinfacht wird.





6
Einsatzpotentiale in

Fahrerassistenzsystemen

Dieses Kapitel analysiert die Einsatzpotentiale der in der vorliegenden Arbeit
entwickelten Einzelradaktorik im Hinblick auf die Anwendung in einem ausge-
wählten Fahrerassistenzsystem. Dazu wird zunächst die hierarchische Einglie-
derung der Fahrdynamikregelung und der Fahrerassistenzsysteme in das Sys-
tem Verkehr beschrieben. Nachfolgend werden die aus der Literatur bekannten
Potentiale zur Kollisionsvermeidung von 43 verschiedenen Systemen der akti-
ven Sicherheit und Fahrerassistenz aufgezeigt und bewertet. Basierend auf den
Erkenntnissen dieser Gegenüberstellung wird ein vielversprechendes Assistenz-
system für die folgenden Untersuchungen ausgewählt und dessen Funktionswei-
se beschrieben. Im Mittelpunkt dieses Abschnitts steht neben der Interpretation
der Simulationsergebnisse die Entwicklung eines Vorgehensmodells, mit welchem
das Potential zur Unfallvermeidung von verschiedenen Fahrzeugkonfigurationen
simulatorisch nachgewiesen werden kann.

6.1 Einleitung

Abbildung 6.1 zeigt eine schematische Darstellung des Systems Verkehr, beste-
hend aus den Komponenten Fahrer, Umwelt und Fahrzeug. Die Aufgabe des
Fahrens kann nach Donges in die drei Ebenen Navigation, Fahrzeugführung und
Stabilisierung unterteilt werden [Don77]. In der Navigationsebene wird die Fahr-
route hinsichtlich Zweck und zeitlichen Ablaufs vorbereitet. Äußere Einwirkun-
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gen, wie beispielsweise ein Verkehrsstau, können gegebenenfalls zu einer Anpas-
sung der Routenplanung führen. Die Umsetzung des geplanten Fahrkurses fin-
det in der Führungsebene statt und ist eng an den Fahrstil des Fahrzeuglenkers
gekoppelt. In diesem Zusammenhang spielt die individuelle Interpretation der
optimalen Fahrlinie sowie die Wahl der Fahrgeschwindigkeit eine entscheiden-
de Rolle. In der Stabilisierungsebene nimmt der Fahrer den Soll-Ist-Vergleich
zwischen dem zuvor geplanten Kursverlauf und der tatsächlichen Fahrzeugbe-
wegung vor und generiert für den einsehbaren Fahrbereich Stellgrößen für die
fahrzeugseitigen Aktoren wie Lenkrad, Fahrpedal usw.

Fahr-
dynamik-
regelung

Fahrum-
gebungs-
erfassung

Fahrzeug-
sensorikFahrzeug

Umwelt

Fahrer-
assistenz-
systeme

Fahrzeug-
aktorik

+

Geregeltes Fahrzeug

Navi-
gation

Fahr
zeug-

führung

Stabil-
isierung

Fahrer

Eingreifende FAS
Informierende FAS

Abbildung 6.1: Blockschaltbild des Systems Verkehr in Anlehnung an [ETHS11] und
[Ber11]

Die Fahrdynamikregelung bildet einen unterlagerten Regelkreis, der über ent-
sprechende Aktorik35 dem System Fahrzeug zusätzliche Stellgrößen aufprägt.
Der Eingriff basiert auf einen Soll-Ist-Abgleich fahrdynamischer Zustandsgrößen
und kann vom Fahrer nicht direkt übersteuert werden [WHW09]. Das primäre
Ziel derartiger Assistenzsysteme besteht in der Steigerung der Fahrsicherheit und
des Fahrkomforts durch eine aktive Unterstützung des Fahrers bei der Ausfüh-
rung der Stabilisierungsaufgabe. Ein Beispiel einer solchen Anwendung wird in
Kapitel 5 gegeben.

Im Gegensatz zur Fahrdynamikregelung überlagern die eingreifenden FAS36 die
Eingaben des Fahrers mit einem zusätzlichen Steuerbefehl, womit sie eine Teil-
funktion der Fahrzeugführung selbsttätig bewältigen. Die Stellgrößenberechnung
basiert auf der Auswertung von Sensordaten der Fahrzeugsensorik und Fahr-
umgebungserfassung. Letztere generiert ein virtuelles Modell der Umwelt und
ermöglicht dadurch eine erweiterte Interpretation des Fahrerwunsches. Die ein-
greifenden FAS können nach Wegscheider gemäß ihrer Aufgabe in Systeme der
Längsführung, der Querführung sowie der integrierten Längs- und Querführung
35Im Kapitel 2.1 wird dem Leser ein Überblick über die heute eingesetzten bzw. die sich derzeit

in Entwicklung befindlichen Aktoren gegeben.
36Fahrer Assistenz System
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unterteilt werden [Weg09]. Die informierenden FAS stellen dem Fahrzeuglenker
Informationen zur Verfügung ohne dabei die Fahrzeugbewegung direkt zu beein-
flussen. Die Übermittlung der Information kann dabei sowohl visuell, akustisch
als auch haptisch erfolgen.

Das Kollisionsvermeidungspotential eines aktiv eingreifenden FAS kann in Ab-
hängigkeit der Verfügbarkeit und des Stellbereichs der eingesetzten Aktoren
deutlich variieren [NLER11]. Im Allgemeinen ist ein großer Einflussbereich auf
die horizontalen Reifenkräfte vorteilhaft hinsichtlich der Beeinflussbarkeit der
Fahrzeugdynamik und demzufolge auch bezüglich der Effizienz des FAS. Das
folgende Kapitel analysiert die Einsatzpotentiale der in dieser Arbeit entwickel-
ten Fahrzeugaktorik im Hinblick auf die Anwendung in einem ausgewählten FAS.
Die Ergebnisse dieser Untersuchungen tragen dazu bei, aus der Vielzahl an Kom-
binationsmöglichkeiten der Aktoren optimale Konzepte zu identifizieren und die
Entscheidungsfindung auf funktionaler Ebene zu unterstützen.

6.2 Effizienzbewertung und Auswahl eines FAS

In den nachfolgenden Untersuchungen werden die Potentiale der Einzelradakto-
rik hinsichtlich einer Anwendung in FAS auf Basis eines ausgewählten Beispiels
dargestellt. Die Systemauswahl stützt sich auf eine Studie, in welcher die Sicher-
heitspotentiale von 43 verschiedenen FAS evaluiert werden. Die von Eichberger
in [Eic11] vorgestellte Methode zur Ermittlung der Potentiale von Systemen
der aktiven Sicherheit und Fahrerassistenz basiert auf einer Rekonstruktion der
Vorkollisionsphase von realen Unfällen aus der ZEDATU-Datenbank37 [TS06].
Mit Hilfe der numerischen Simulation und der subjektiven Einschätzung von
Sicherheitsexperten konnte das Potential der untersuchten eingreifenden und in-
formierenden Systeme für jeden Fall separat und kombiniert analysiert werden.

Im Zuge der RCS-TUG Studie38 wird für jedes der 43 Systeme das Potenti-
al zur Kollisionsverhinderung AS (Avoidance Potential) und das Potential für
eine mögliche Senkung der Kollisionsschwere PS ermittelt. Weist ein System
bei einem Unfallszenario kein Potential auf, wird es als System ohne Potential
NS beziehungsweise als nicht bewertbar ES ausgewiesen. Abbildung 6.2 zeigt
einen Auszug aus der RCS-TUG Studie. Dabei wurden die jeweils fünf effizien-
testen Vertreter der Eingreifenden Fahrerassistenzsysteme, der Informierenden
Fahrerassistenzsysteme und der Fahrdynamikregelsysteme ausgewählt. Die Rei-
hung erfolgt primär nach absteigenden Potential zur Kollisionsverhinderung und
sekundär nach dem Potential für eine mögliche Senkung der Kollisionsschwere.
37Die ZEDATU-Datenbank (ZEntrale DAtenbank Tödlicher Unfälle) umfasst die Unfalldaten

von Verkehrsunfällen in Österreich mit tödlichen Ausgang. Der Auswertungszeitraum der
Studie umfasst 217 Realunfälle aus dem Jahr 2003 und ermöglicht somit eine representative
Darstellung der Gesamtunfallzahlen [Eic11].

38Retrospective Case Study of Graz University of Technology
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Abbildung 6.2: Sicherheitspotentiale von Fahrerassistenzsystemen und Fahrdynami-
kregelsystemen. Auszug aus der RCS-TUG Studie

Eine besonders hohe Wirksamkeit zeigen vor allem jene Systeme, welche durch
eine autonome Betätigung des Lenksystems die Querführung des Fahrzeugs ak-
tiv beeinflussen (EMA, LKA und AuHi). Im Schnitt können mit diesen ein-
greifenden Fahrerassistenzsystemen 16.7 % der untersuchten Unfälle vermieden
und in weiteren 5.9 % zumindest die Unfallschwere reduziert werden. Ebenfalls
durchwegs hohe Potentiale zeigen die beiden Systeme der Längsführung (PBA
und SLS). Aus der Gruppe der informierenden Fahrerassistenzsysteme können
vor allem der Kreuzungsassistent, welcher ein Vermeidungspotential von 6.9 %
aufweist, und das Kollisionswarnungssystem, dieses besitzt im Vergleich aller
Systeme mit 33.5 % das höchstes Potential zur Reduktion der Unfallschwere,
hervorgehoben werden. Die Potentiale der Fahrdynamikregelsysteme fallen mit
Ausnahme von ESP deutlich geringer aus als jene der untersuchten FAS. In An-
betracht dieser Ergebnisse werden im Folgenden die Einsatzpotentiale der ent-
wickelten Fahrzeugaktorik am Beispiel des effizientesten aller Assistenzsysteme,
dem Ausweichassistenten, analysiert.
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6.3 Funktionsweise eines Ausweichassistenten

Die Funktionsweise eines Ausweichassistenten ist in Abbildung 6.3 schematisch
dargestellt. Es handelt sich hierbei um ein Unfallvermeidungssystem, welches
selbsttätig auf Basis von Sensordaten einen Eingriff in die Fahrdynamik vor-
nimmt. Neben der Ausführung der Lenkbewegung wird auch die Fahrgeschwin-
digkeit vom FAS geregelt. Diese kann je nach Notsituation vom System reduziert,
angehoben bzw. konstant gehalten werden [Stä08]. In der vorliegenden Arbeit
wird davon ausgegangen, dass eine Notsituation vorliegt, bei welcher eine kon-
stante Geschwindigkeit gefordert wird. Unter diesen Voraussetzungen gliedert
sich der Eingriff in folgende vier Phasen:

1. Erkennung
Die zuverlässige und fehlerfreie Erkennung einer Gefahrensituation ist eine
der wesentlichen Herausforderungen bei der Umsetzung eines Ausweich-
assistenten. Zum einen muss mit Hilfe der Umfeldsensorik ein virtuelles
Abbild der Wirklichkeit generiert werden. Dazu werden unterschiedliche
Laser-, Radar- und/oder Kamerasysteme eingesetzt. Durch die Integration
der generierten Informationen in ein Gesamtsystem, man spricht in diesen
Zusammenhang von Sensorfusion, kann die Qualität der Umgebungserfas-
sung deutlich gesteigert werden [VK01]. Zum anderen ist es notwendig, die
Bewegung des eigenen Fahrzeugs vorauszuberechnen. Die Prädiktion der
Fahrzeugbewegung basiert dabei auf den gemessenen Zustandsgrößen des
eigenen Fahrzeugs.

2. Warnung
Beim Erkennen einer Gefahrensituation wird der Fahrzeuglenker über akus-
tische und/oder visuelle und/oder haptische Signale informiert. Die Inten-
sität der Warnungen kann dabei bis zum Erreichen des Eingriffszeitpunkts
kontinuierlich gesteigert werden. Gleichzeitig findet die Planung und Be-
rechnung des Noteingriffs statt. Dazu gehört neben der Trajektorienpla-
nung auch die Beurteilung von möglichen Ausweichszenarien.

3. Entscheidung
Das oberste Strategieziel der Eingriffsentscheidung ist es, das Ausweich-
manöver erst zum physikalisch letztmöglichen Zeitpunkt einzuleiten, um
so dem Fahrer möglichst lange die Möglichkeit zu bieten, den Unfall selbst
zu vermeiden. Dies hat den positiven Nebeneffekt, dass Fehlerkennungen
der Fahrumgebungserfassung reduziert werden können [Eic11]. Für den
Fall, dass keine realisierbare Ausweichtrajektorie gefunden werden kann,
wird eine automatische Notbremsung eingeleitet um die Aufprallenergie
auf ein Minimum zu reduzieren.

4. Eingriff
Nach getroffener Eingriffsentscheidung wird das Ausweichmanöver einge-
leitet. Die zuvor geplante Trajektorie bildet nunmehr die Sollgröße für die
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Fahrdynamikregelung. Zur Umsetzung der Stellbefehle werden die verfüg-
baren Lenk-, Antriebs- und Bremssysteme genutzt.

D
W

Warnung Entscheidung Eingriff

?
Erkennung

Abbildung 6.3: Schematische Darstellung des Eingriffsverhaltens eines Ausweichas-
sistenten

6.4 Modell zur Bestimmung des letztmöglichen
Eingriffszeitpunktes

Das primäre Ziel des Ausweichassistenten ist es, einen vorgegebenen lateralen
Offset bei möglichst kurzer Manöverlänge zu erreichen. Die Minimierung der
Bahnlänge der Ausweichtrajektorie enthält implizit auch die Forderung nach der
spätestmöglichen Einleitung des autonomen Eingriffs in die Querführung. Bei der
geometrischen Beschreibung der Sollspur muss unter anderem darauf geachtet
werden, dass die vorgegebene Kurve physikalisch fahrbar ist. Beschränkend wir-
ken dabei neben der Fahrbahnbeschaffenheit auch die Stellgrößenbeschränkun-
gen der von der Fahrdynamikregelung kontrollierten Aktoren. Im nachfolgenden
Abschnitt wird ein Vorgehensmodell beschrieben, mit welchem der physikalisch
letztmögliche Eingriffszeitpunkt, in Abhängigkeit der eingesetzten Aktorik und
der vorherrschenden Fahrbahnbedingungen, bestimmt werden kann. Der iterati-
ve Lösungsweg des entwickelten Simulationsprozesses ist in Abbildung 6.4 dar-
gestellt, siehe auch [NLER11].

Die Planung der Solltrajektorie stellt das erste von insgesamt vier Modulen
des vorgeschlagenen Algorithmus dar. Nach Erkenntnissen in der Literatur be-
schreibt die Bewegung des Fahrzeugschwerpunkts bei der Durchführung eines
Spurwechselmanövers eine S-förmige Bahnkurve. Für die mathematische Be-
schreibung derartiger Kurven können verschiedene Ansätze gewählt werden.
Stählin vergleicht in seiner Arbeit diverse Methoden der Bahnvorgabe und kommt
zum Schluss, dass sigmoide Funktionen die Anforderungen hinsichtlich einer op-
timalen Ausweichtrajektorie am besten erfüllen [Stä08]. Im Modul Bahnplanung
wird die Referenztrajektorie als Sigmoide der Form
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Abbildung 6.4: Vorgehensmodell zur Bestimmung des letztmöglichen Eingriffszeit-
punktes

y(x) =
ye

1 + e−a(x−c) (6.1)

berechnet. Hierin kennzeichnet der Parameter ye den lateralen Offset, den das
Fahrzeug während des Ausweichvorgangs überwinden muss. Die Lage des Wen-
depunkts wird durch die Vorgabe von c festgelegt. Zur vollständigen Parame-
trierung der Sigmoide fehlt nur noch die Steigung im Wendepunkt, welche über
den Parameter a definiert wird.

Das Ziel der ersten Simulationsschleife besteht darin, die Tangentensteigung a
derart festzulegen, dass das Fahrzeug während des Manövers stets in einem
fahrdynamisch stabilen Zustand verbleibt. Ausgehend von einem vordefinierten
Startwert a0 wird a solange reduziert bis sich die Maximalwerte der Querbe-
schleunigung und des Schwimmwinkels innerhalb vorgegebener Grenzen befin-
den. Die realisierbare Tangentensteigung wird dabei maßgeblich vom vorherr-
schenden nominellen Fahrbahnreibwert und von der aktorischen Ausstattung
des untersuchten Fahrzeugs beeinflusst.

In einer weiteren Iterationsschleife wird überprüft, ob das Fahrzeug der Trajek-
torie mit ausreichender Genauigkeit folgen kann. Dazu werden im Modul Trajek-
torienüberwachung zwei Kriterien ausgewertet. Es handelt sich hierbei um die
maximale Querabweichung von der Sollspur
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max |0rSP −0 rref | < 0.5 m (6.2)

sowie um die durchschnittliche bleibende Querabweichung am Ende des Manö-
vers

mean |ySP − ye|(te−1 s) < 0.1 m. (6.3)

Die Lage des Wendepunkts c wird im Zuge der Berechnungsschleifen durch Um-
formung der Gleichung (6.1) bestimmt.

Die Schwerpunkttrajektorie und der Gierwinkel, welche sich im physikalisch ge-
rade noch fahrbaren Ausweichmanöver einstellen, bilden die Eingabeparameter
für das Kollisionsmodell. Hierin wird durch Variation des Startpunkts x0 des
Manövers der letztmögliche kollisionsfreie Eingriffszeitpunkt ermittelt. Zur Kon-
taktüberprüfung wird ein geometrischer Algorithmus eingesetzt, wobei die Fahr-
zeugaußenkonturen mit Hilfe von Rechtecken approximiert werden. Der Iterati-
onsprozess wird positiv abgebrochen, wenn jene Kurve gefunden wurde, welche
eine Kollision mit einem vordefinierten Sicherheitsabstand zwischen den Fahr-
zeugen gerade noch verhindert.

6.5 Auswahl der Fahrzeugkonfigurationen

Zusätzlich zu den aus Abschnitt 5.2 bekannten Fahrzeugausstattungen wird im
nachfolgenden Untersuchungsteil das Potential von vier weiteren Konfiguratio-
nen, welche in Abbildung 6.5 schematisch dargestellt sind, analysiert. Das größ-
te Unterscheidungsmerkmal dieser Varianten ist die Zahnstangenlenkung an der
Vorderachse. Während bei den Fahrzeugkonfigurationen Fzg.1 bis Fzg.4 aus
Abschnitt 5.2 die Lenkung der Vorderräder radindividuell erfolgt, können die
Lenkwinkel von Fzg.5 bis Fzg.8 aufgrund der mechanischen Koppelung über
das Lenkgestänge nicht unabhängig voneinander eingestellt werden.

Die ausgewählten Fahrzeugvarianten unterscheiden sich jeweils in einem aktori-
schen Freiheitsgrad. Damit ist es möglich, durch Vergleich zweier Konfiguratio-
nen das Potential eines Aktors zu identifizieren. Der Mehrwert eines TV-Systems
an der Vorderachse kann beispielsweise anhand einer Gegenüberstellung der Si-
mulationsergebnisse von Fzg.5 und Fzg.6 bzw. bei Fahrzeugen ohne Hinterachs-
lenkung durch Vergleich der Varianten Fzg.7 und Fzg.8 festgestellt werden. Das
Potential der Einzelradlenkung an der Vorderachse kann durch Vergleich der
Fahrzeuge Fzg.1 und Fzg.5 bzw. Fzg.2 und Fzg.6 ermittelt werden.

Die Verstellbereiche, die mit den eingesetzten Aktoren realisiert werden können,
sind in Tabelle 6.1 dargestellt. Da alle Fahrzeuge über ein einheitliches mecha-
nisches Bremssystem verfügen, wird dieses in der Gegenüberstellung nicht ex-
plizit angeführt. Das definierte maximale Bremsmoment beträgt pro Rad MB =
3000 Nm.
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Abbildung 6.5: Überblick der untersuchten Fahrzeugkonfigurationen mit Zahnstan-
genlenkung an der Vorderachse

Lenksystem Radnabenmotoren

Lenkwinkel
vorne [◦]

Lenkwinkel
hinten [◦]
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Nennpunkt

Mnenn @ nnenn

hinten:
Nennpunkt

Mnenn @ nnenn

Fzg.5 −42 ≤ δm ≤ +42 −20 ≤ δl,r ≤ +20
14.6 Nm bei
4916 U/min

14.6 Nm bei
4916 U/min

Fzg.6 −42 ≤ δm ≤ +42 −20 ≤ δl,r ≤ +20 -
29.2 Nm bei
4843 U/min

Fzg.7 −42 ≤ δm ≤ +42 - 14.6 Nm bei
4916 U/min

14.6 Nm bei
4916 U/min

Fzg.8 −42 ≤ δm ≤ +42 - -
29.2 Nm bei
4843 U/min

Tabelle 6.1: Verstellbereich der untersuchten Fahrzeugkonfigurationen mit Zahnstan-
genlenkung an der Vorderachse

Für die Radnabenmotoren wird jeweils der Nennpunkt angegeben. Kurzfristig kann die Leistung
der Motoren um den Überlastfaktor OF (vgl. Formel 3.13) angehoben werden. Die konstante
Getriebeübersetzung beträgt sowohl für den Zweirad- als auch für Vierradantrieb iG = 9.5.

6.6 Simulationsergebnisse

Abbildung 6.7 zeigt die mit dem entwickelten Vorgehensmodell erzielten Unter-
suchungsergebnisse. Das Ausweichmanöver zur Kollisionsvermeidung wird bei ei-
ner Geschwindigkeit von 130 km/h auf ebenen Fahrbahnen mit unterschiedlichem
Haftungspotential durchgeführt. Die Variation des nominellen Kraftschlussbei-
wertes von µ = 0.3 bis µ = 1 deckt eine große Bandbreite von Witterungs-
bedingungen ab, vgl. dazu [MW04], und erlaubt somit Rückschlüsse auf die
Einsatzpotentiale im gesamten Fahrbereich. Als Kriterium zur Bewertung der
untersuchten Fahrzeugkonfigurationen wird die Eingriffszeitdifferenz ∆t zum Re-
ferenzfahrzeug herangezogen. Die Bezugsbasis für die dargestellten Ergebnissen
bildet das Fahrzeug Fzg.8, welches über eine Zahnstangenlenkung an der Vorder-
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achse sowie über zwei Radnabenmotoren an der Hinterachse verfügt. Abbildung
6.6 zeigt eine schematische Darstellung zur Berechnung der Eingriffszeitdifferenz.
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Abbildung 6.6: Schematische Darstellung zur Berechnung der Eingriffszeitdifferenz
zum Referenzfahrzeug Fzg.8

Wie bereits bei den Untersuchungen im Kapitel 5 wird das Bremsmoment durch
Überlagerung des elektrischen Moments der Radnabenmotoren und jenes des
mechanischen Bremssystems erzeugt.
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Abbildung 6.7: Letztmöglicher Eingriffszeitpunkt zur Kollisionsvermeidung in Ab-
hängigkeit des nominellen Kraftschlussbeiwertes und der eingesetz-
ten aktiven Systeme

Aus der Analyse der Ergebnisse kann ein allgemeiner Trend dahingehend abge-
leitet werden, dass bei niedrigem Haftungspotential der Einsatz von zusätzlichen
aktiven Systemen deutlich wirkungsvoller ist als bei guten Fahrbahnverhältnis-
sen. Auf trockenem Asphalt (µ = 1) beträgt die Spanne der Eingriffszeitdiffe-
renzen ca. 0.2 s, wohingegen bei eisigen Fahrbahnverhältnissen (µ = 0.3) bereits
Unterschiede bis zu 1 s auftreten.

Im Vergleich der Einzelsysteme weist die radindividuelle Lenkung an der Hin-
terachse das größte Verbesserungspotential auf. Ersichtlich wird dies bei Gegen-
überstellung der Ergebnisse der Fahrzeuge mit Hinterachslenkung (Fzg.5 und
Fzg.6 ) mit jenen ohne aktiv gelenkten Hinterrädern (Fzg.7 und Fzg.8 ). Der Un-
terschied im Triggerzeitpunkt des Ausweichassistenten beträgt hierbei je nach
Fahrbahnbeschaffenheit zwischen 0.15 und 0.7 s.
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Der Mehrwert des Torque Vectoring-Systems an der Vorderachse macht sich
erst bei einem Kraftschlussbeiwert von 0.3, mit einem Unterschied im Auslö-
sezeitpunkt von ca. 0.1 s, bemerkbar. Der Grund hierfür liegt im begrenzten
Stellbereich der Radnabenmotoren. Bei guten Fahrbahnverhältnissen reichen die
erzeugten Antriebskräfte nicht aus, um die Fahrdynamik entscheidend zu beein-
flussen, wohingegen bei rutschiger Fahrbahn der zusätzliche Freiheitsgrad effek-
tiver genutzt werden kann.

Die Vorteile der Einzelradlenkung an der Vorderachse gegenüber der paarwei-
sen Betätigung über eine Zahnstange wirken sich ebenfalls erst bei schlechter
werdendem Haftungspotential aus. Im Schnitt können die Fahrzeuge mit unab-
hängig voneinander gelenkten Vorderrädern das Ausweichmanöver um 0.1 bis
0.2 s später einleiten.

In den Diagrammen der Abbildung 6.8 ist der Ausnutzungsgrad η der hori-
zontalen Reifenkraft bei unterschiedlichen Fahrbahnverhältnissen für die Fahr-
zeugkonfiguration Fzg.1 dargestellt. Dieser berechnet sich aus dem Quotienten
zwischen der aktuell wirkenden und der maximal übertragbaren Horizontalkraft
und nimmt demnach Werte zwischen Null und Eins an:

ηi =

√
F 2
x,i + F 2

y,i√
F 2
xmax,i + F 2

ymax,i

. (6.4)

Ausnutzungsgrade nahe Eins sind ein Indiz dafür, dass das Fahrzeug im fahrdy-
namischen Grenzbereich bewegt wird. Bei der Durchführung des Ausweichma-
növers auf trockenem Asphalt wird der Reifen nur kurzfristig an der Haftungs-
grenze beansprucht. Der Grund hierfür liegt in den hohen Reaktionskräften im
Latsch, welche dazu führen, dass die Aktoren nahe des maximalen Stellbereichs
betrieben werden müssen. Dies wiederum hat zur Folge, dass unter Umständen
die theoretisch optimale Verteilung der Stellgrößen technisch nicht realisierbar
ist. Dieser Sachverhalt erklärt auch die relativ geringen Unterschiede zwischen
den untersuchten Fahrzeugkonfigurationen hinsichtlich des letztmöglichen Ein-
griffszeitpunktes zur Kollisionsvermeidung auf der Fahrbahn mit µ = 1, siehe
Abbildung 6.7.

Wie die zeitlichen Verläufe aus Abbildung 6.8 des Weiteren zeigen, hat ein sin-
kender Fahrbahnreibwert ein deutliches Ansteigen des durchschnittlichen Aus-
nutzungsgrades zur Folge. Die Stellgrößen der aktiven Systeme reichen bei die-
sen Bedingungen aus, um den Reifen dauerhaft an dessen Haftungsgrenze zu
beanspruchen, was wiederum dazu führt, dass die Verteilungsstrategie der Fahr-
dynamikregelung effektiver umgesetzt werden kann. Der dadurch erzielbare Vor-
teil infolge der Überaktuierung spiegelt sich in den zuvor präsentierten Simulati-
onsergebnissen wider. Allerdings gilt es zu beachten, dass aufgrund der niedrigen
Kraftreserven über weite Teile des Manövers bereits geringfügige Störungen aus-
reichen, um eine Instabilität des Fahrzeugs hervorzurufen.
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Abbildung 6.8: Ausnutzungsgrad der horizontalen Reifenkraft bei unterschiedlichen
Fahrbahnverhältnissen für die Fahrzeugkonfiguration Fzg.1

6.7 Zusammenfassung

In diesem Kapitel wird ein Vorgehensmodell entwickelt, mit welchem der physika-
lisch letztmögliche Zeitpunkt zur Einleitung eines unfallvermeidenden Ausweich-
manövers, in Abhängigkeit der eingesetzten Aktorik und der vorherrschenden
Fahrbahnbedingungen, bestimmt werden kann. Aus der Analyse der Ergebnisse
kann ein allgemeiner Trend dahingehend abgeleitet werden, dass auf eisigen und
nassen Fahrbahnen der Einsatz von radselektiv eingreifenden Fahrdynamikregel-
systemen deutlich wirkungsvoller ist als auf trockener Fahrbahn. Auf griffigem
Asphalt können sehr große Fahrzeugbeschleunigungen und damit auch Reifen-
kräfte auftreten. Damit das Fahrzeug der vorgegebenen Solltrajektorie folgen
kann, müssen die aktiven Systeme nahe deren Stellgrößenbeschränkungen be-
trieben werden, wodurch die Freiheiten bei der Allokation der Stellgrößen einge-
schränkt sind. Bei schlechter werdenden Fahrbahnverhältnissen können generell
geringere Reifenkräfte übertragen werden. Dadurch ergeben sich Reserven in den
Stellgrößen der Aktoren, was wiederum dazu führt, dass die Verteilungsstrategie
der Fahrdynamikregelung effektiver umgesetzt werden kann. Der Vergleich der
untersuchten Fahrzeugkonfigurationen bestätigt das hohe Eingriffspotential der
radselektiven Lenkung an der Hinterachse. Der zusätzliche Einsatz von Radna-
benmotoren an der Vorderachse weist nur geringfügiges Verbesserungspotential
auf. Um dieses Regelsystem effektiver nutzen zu können, müsste der Stellbereich
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deutlich angehoben werden, was allerdings im Widerspruch zu einigen anderen
Auslegungskriterien steht.

Obwohl in diesem Kapitel die Potentiale der Einzelradaktorik anhand eines aus-
gewählten Beispiels untersucht wurden, können die getroffenen Aussagen auch
auf andere Assistenzsysteme zur Beeinflussung der horizontalen Fahrzeugdyna-
mik umgelegt werden. Zusammenfassend kann somit festgehalten werden, dass
die empfohlenen Systemkonfiguration, bestehend aus vier radindividuell eingrei-
fenden Lenksystemen und zwei Radnabenmotoren an der Hinterachse, zu einer
wesentlichen Steigerung der Fahrsicherheit im fahrdynamischen Grenzbereich
beitragen kann.





7
Zusammenfassung und

Schlussfolgerungen

In der initialen Phase der Produktentstehung eines Automobils werden die Be-
dürfnisse der angesprochenen Kundenzielgruppe in Zielkriterien für den nach-
folgenden Entwicklungsprozess umgelegt. Von besonderer Bedeutung sind neben
der Kostenbetrachtung die Anforderungen an das Platzangebot, die Insassensi-
cherheit, den Reisekomfort, das Design und in Zeiten zunehmender Energiekos-
ten auch die Gesamteffizienz des Fahrzeugs. Konventionelle Fahrzeugarchitek-
turen bieten im Hinblick auf die Erfüllung der teils mit Zielkonflikten behafte-
ten Aufgabenstellungen nur wenig Spielraum für umfassende Optimierungsmaß-
nahmen. Aus diesem Grund ist die Erforschung innovativer Fahrzeugkonzepte
als fester Bestandteil in den Strategiezielen der Automobilhersteller verankert.
Insbesondere die rasanten Fortschritte im Bereich der Mechatronik bilden den
Nährboden für neuartige Designstudien, welche es ermöglichen einen Großteil
der vorhandenen Zielkonflikte aufzuweiten.

Die vorliegende Dissertation verfolgt einen radikaler Ansatz, welcher in den letz-
ten Jahren für viel Aufsehen gesorgt hat. Dabei werden alle Antriebs- und Fahr-
werkskomponenten in die Radbaugruppe integriert, wodurch die radindividuelle
Steuerung aller Bewegungsfreiheitsgrade des Rades ermöglicht wird. Man spricht
in diesem Zusammenhang von einem elektromechanischen Corner Modul (ECM).
Die Substitution der bewährten mechanischen Antriebe und Betätigungen durch
elektromechanische Stellglieder führt zu einer Reihe von funktionellen Vorteilen
und gestalterischen Freiheiten aber auch zu einer Vielzahl neuer Fragestellun-
gen. Die rasant zunehmende Anzahl an Forschungsaktivitäten auf diesem Gebiet

119
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ist einerseits ein Indiz für die Aktualität der Thematik und spiegelt anderer-
seits die erhofften Verbesserungspotentiale im Zusammenhang mit dieser neu-
artigen Technologie wider. Wie eine Analyse der aktuellen Entwicklungsstände
von diversen Automobilherstellern und Automobilzulieferern zeigt, hat sich bis-
lang kein Industriestandard bezüglich des Aussehens und der Ausstattung eines
ECMs durchgesetzt. Die Komplexität der Aufgabenstellung begründet sich vor
allem in den vielfältigen aktorischen Kombinationsmöglichkeiten und den da-
mit verbundenen Freiheitsgraden zur Beeinflussung der Fahrdynamik, die in der
Vergangenheit vorwiegend als Diversifizierungsmerkmale eingesetzt wurden. Des
Weiteren beruhen die unterschiedlichen Auffassungen auf einer Informationsar-
mut in einigen bislang unzureichend erforschten Wissensgebieten. Dazu gehören
unter anderem die Entwicklung von Fail-Safe-Strategien im Fehlerfall eines Ak-
tors, die Analyse der Auswirkungen erhöhter Radmassen auf den Fahrkomfort
oder auch der Entwurf einer Fahrdynamikregelung mit dem Ziel einer zweckmä-
ßigen Allokation der Stellgrößen auf die verfügbaren Aktoren. Die vorliegende
Arbeit setzt sich demnach zum Ziel, den fahrdynamischen Nutzen elektrome-
chanischer Corner-Module zu erheben, um darauf aufbauend einen Beitrag zur
Beantwortung der zuvor genannten Forschungsfragen beizusteuern. Die Erkennt-
nisse aus dieser Arbeit sollen des Weiteren die Entscheidungsfindung bezüglich
der sinnvollen aktorischen Austattung eines ECMs auf System- und Fahrzeug-
ebene unterstützen. Im Rahmen der Arbeit wird die Zielerreichung in verschie-
dene Teilschritte untergliedert und in den sieben Kapiteln, welche im Folgenden
zusammengefasst werden, abgearbeitet.

Kapitel 1: Nach einer allgemeinen Einleitung in die Thematik werden die Un-
terschiede zwischen konventionellen Radaufhängungen und jenen mit elektrome-
chanischen Corner-Modulen erläutert. Es folgt eine Beschreibung der Herausfor-
derungen und der Möglichkeiten, die sich im Zusammenhang mit den neuartigen
Fahrwerks- und Antriebskonzepten ergeben. Anschließend wird ein Überblick der
aktuellen Forschungs- und Entwicklungsaktivitäten von Seiten der Fahrzeugher-
steller, der Zulieferindustrie und der wissenschaftlichen Institutionen gegeben.
Das Kapitel schließt mit der Definition der Zielsetzung für die vorliegende Ar-
beit.

Kapitel 2: Das primäre Ziel dieses Abschnittes ist die Auswahl eines vielver-
sprechenden Aktorkonzeptes für die Anwendung in einem elektrisch betriebenen
Fahrzeug mit unabhängigen Radantriebs- und Radaufhängungsmodulen. Die
Grundlage der Systemauswahl bildet eine umfassende Analyse des derzeitigen
Stands der Technik auf dem Gebiet der radselektiv eingreifenden Fahrdynamik-
regelsysteme. Die vorgestellten Aktoren werden anschließend im Hinblick auf
deren Potential zur Beeinflussung der Fahrzeugdynamik bewertet. Dazu wird
in einem ersten Schritt eine Methode vorgestellt, mit welcher das stabilisieren-
de Giermoment durch einen definierten Aktoreingriff ermittelt und dargestellt
werden kann. Die untersuchten Brems- und Antriebssysteme sowie die aktiven
Lenksysteme weisen im Gegensatz zur radindividuellen Verstellung der Radlast
ein deutlich größeres Potential zur Erzeugung stabilisierender Giermomente auf.
Der empfohlene Stellbereich liegt für einen Personenkraftwagen der Mittelklasse
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bei den Brems- und Antriebseingriffen im Bereich zwischen ±6000 Nm, bei den
Lenksystemen zwischen ±5◦ und bei den Vertikalkrafteingriffen in der Größen-
ordnung von ±3000 N. Der zweite Schwerpunkt des Kapitels liegt in der Beur-
teilung des vertikalen Schwingungsverhaltens von Fahrzeugen mit elektrischen
Radnabenmotoren. Neben den theoretischen Hintergründen wird insbesondere
auf die Möglichkeiten der Vertikaldynamikregelung zur Steigerung des Fahrkom-
forts unter der Prämisse minimalen Energiebedarfs eingegangen. Es kann gezeigt
werden, dass semi-aktive Fahrwerksysteme basierend auf einer konventionellen
Skyhook -Regelstrategie unter den getroffenen Voraussetzungen nur geringfügiges
Verbesserungspotential aufweisen. Deutlich wirksamer ist das untersuchte aktive
Dämpfungssystem, mit welchem das Komfortkriterium in einem weiten Bereich
der variierten Parameter gesteigert werden kann. Unter Berücksichtigung der
Untersuchungsergebnisse und der Randbedingungen hinsichtlich des Einsatzsze-
narios, wird für die weitere Arbeit ein elektromechanisches Corner-Modul, be-
stehend aus radindividuell eingreifenden, elektrisch betätigten Antriebs-, Brems-
und Lenksystemen ausgewählt.

Kapitel 3: Im dritten Kapitel werden die eingesetzten Simulationsmodelle zur
Abbildung des dynamischen Verhaltens des Fahrzeugs sowie der eingesetzten
Aktoren vorgestellt. Neben der Beschreibung der entwickelten Fahrdynamiksi-
mulationsumgebung MOVES2, welche die Grundlage für alle weiteren fahrdy-
namischen Untersuchungen bildet, wird im Anschluss ein Überblick über die
eingesetzten Aktoren gegeben. Das Kapitel schließt mit der Vorstellung der Co-
Simulationsumgebung, auf Basis welcher die Aktormodelle in die Fahrdynamik-
simulation eingebunden werden.

Kapitel 4: Dieser Abschnitt der Arbeit befasst sich mit dem Entwurf einer
Fahrdynamikregelung zur Berechnung der Stellgrößen für die zuvor ausgewähl-
ten radindividuell eingreifenden Fahrdynamikregelsysteme. Zunächst werden die
Herausforderungen im Hinblick auf die Regelung von überaktuierten Fahrzeugen
erläutert. Nachfolgend werden das vorgeschlagene Regelkonzept eingeführt und
die getroffenen Randbedingungen definiert. Zur Realisierung der gewünschten
horizontalen Fahrzeugbewegung wird ein Horizontaldynamikregler entwickelt,
der das Fahrzeug entlang des vorgegebenen Sollkurses führt. Im Hauptteil dieses
Kapitels wird eine Methode vorgestellt, mit welcher die Stellgrößen in optima-
ler Weise auf die zur Verfügung stehenden Aktoren aufgeteilt werden. Die als
Optimierungsproblem formulierte Allokationsstrategie liefert die Stellsignale für
die einzelnen Aktoren, wobei sowohl Einschränkungen bezüglich der nichtlinea-
ren Reifencharakteristiken als auch zeitvariable Stellgrößenbeschränkungen der
Aktoren einbezogen werden.

Kapitel 5: Im fünften Kapitel wird das Fahrverhalten von Fahrzeugkonfigu-
rationen mit unterschiedlicher aktorischer Ausstattung in sicherheitskritischen
Fahrsituationen, hervorgerufen durch den Ausfall eines Radnabenantriebs bezie-
hungsweise eines Lenkungsaktors, untersucht. Das Ziel der Analysen besteht in
der Erfassung der Sicherheitsrelevanz verschiedener Fehlerszenarien und in der
Ableitung von geeigneten Eingriffsmaßnahmen für die Fahrdynamikregelung. Es
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kann in ausgewählten Fahrmanövern anhand der vorgeschlagenen Bewertungs-
kriterien der Nachweis erbracht werden, dass sich durch den Einsatz aktiver
Lenksysteme an der Hinterachse das größte Stabilisierungspotential einstellt. Mit
Hilfe der entwickelten Fahrdynamikregelung gelingt es einen Ausfall automati-
siert zu erkennen und das Fahrzeug in einen stabilen Fahrzustand zu überführen.

Kapitel 6: Das Kapitel sechs analysiert die Einsatzpotentiale der in dieser Ar-
beit entwickelten Fahrzeugaktorik im Hinblick auf die Anwendung in einem aus-
gewählten Fahrerassistenzsystem. Zur Bewertung der Eingriffseffizienz wird ein
Vorgehensmodell entwickelt, mit welchem der letztmögliche Eingriffszeitpunkt
des Assistenzsystems in Abhängigkeit der aktorischen Ausstattung und der Fahr-
bahnbeschaffenheit ermittelt werden kann. Aus der Analyse der Ergebnisse kann
ein allgemeiner Trend dahingehend abgeleitet werden, dass bei niedrigem Haf-
tungspotential der Einsatz von zusätzlichen aktiven Systemen deutlich wirkungs-
voller ist als bei guten Fahrbahnverhältnissen. Im Vergleich der Einzelsysteme
weisen die Lenksysteme an der Hinterachse gefolgt von denen an der Vorderachse
die höchste Effizienz auf. Der fahrdynamische Nutzen eines Torque Vectoring-
Systems macht sich nur bei eisigen Fahrbahnverhältnissen bemerkbar.

Kapitel 7 - Schlussfolgerungen: In der vorliegenden Dissertation wird die
neuartige Technologie der elektromechanischen Corner-Module erstmals umfas-
send beleuchtet. Im Gegensatz zum aktuellen Stand der Technik stellt die ein-
gesetzte Aktorik nicht eine vorgegebene Randbedingung dar, sondern ist das
Ergebnis eines zweistufigen Syntheseprozesses. Die entwickelten Werkzeuge und
Regelalgorithmen zur Bewertung der Einflussnahme auf die horizontale und ver-
tikale Fahrzeugdynamik sind speziell darauf ausgerichtet, die Vielzahl an aktori-
schen Kombinationsmöglichkeiten schnell und einfach untereinander vergleichen
zu können. Während die Vorauswahl der Aktorik auf einer separaten Betrach-
tung der unterschiedlichen Stelleingriffe beruht, wird das operative Verhalten
im fahrdynamischen Verbund mehrerer aktiver Systeme beurteilt. Insbesondere
die auf einer Online-Optimierung basierende Methode zur Allokation der Stell-
größen stellt hierbei ein wertvolles Instrument zur fahrdynamischen Analyse der
verschiedenen Fahrzeugkonfigurationen dar.

Die Arbeit liefert neue Erkenntnisse auf einigen bislang unzureichend erforschten
Wissensgebieten. Im Hinblick auf das Fail-Safe-Verhalten konnte gezeigt werden,
dass sich durch den gezielten Einsatz radselektiver Regelsysteme Redundanzen
im Bereich der Hardware vermeiden lassen. Dies bringt neben einer Reduktion
der Systemkomplexität den Vorteil, dass die Konstruktion der Aktoren und die
Integration in die Radbaugruppe wesentlich vereinfacht werden. Des Weiteren
wurde im Rahmen dieser Forschungsarbeit verdeutlicht, dass sich die Fahrsi-
cherheit durch den Einsatz der entwickelten Aktorik und Fahrdynamikregelung
hinsichtlich einer Anwendung in einem Fahrerassistenzsystem gegenüber dem
aktuellen Stand der Technik deutlich verbessern lässt. Unter Berücksichtigung
der getroffenen Annahmen und Ergebnisse kann zusammenfassend festgehalten
werden, dass sich für den Einsatz in zukünftigen Fahrzeugarchitekturen eine
Kombination aus vier radindividuell eingreifenenden Lenksystemen in Verbin-
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dung mit zwei Radnabenmotoren an der Hinterachse als das aussichtsreichste
Aktorkonzept herausgestellt hat.





A
Anhang A: Modellierung der virtuellen

Versuchsfahrzeuge

A.1 Fahrzeug Koordinatensysteme

Zur Beschreibung der Fahrzeugbewegung werden folgenden Koordinatensysteme
eingesetzt, vgl. Abbildung 3.4:

Inertialsystem {0O; 0x, 0y, 0z}
Ortsfestes Bezugsystem.

Fahrzeugfestes System {FO; Fx, F y, F z}
Das System ist fest mit der Karosserie verbunden. Der fahrgestellfeste Be-
zugspunkt FO liegt im Aufbauschwerpunkt SPA.

Horizontiertes Fahrzeug-Referenzsystem {HO; Hx, Hy, Hz}
Mit dem Fahrzeug mitbewegtes Bezugsystem. Die Hz-Achse steht parallel
zur 0z-Achse. Der Ursprung liegt im Fahrzeugschwerpunkt SP .

Wheel-Axis-System {WO; Wx, W y, W z}
Horizontiertes Rad-Koordinatensystem mit Ursprung im Latschmittelpunkt
WO.

Center-Axis-System {CO; Cx, Cy, Cz}
Rad-Koordinatensystem mit Ursprung in der Radmitte CO.
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A.2 Herleitung der Bewegungsgleichungen für das
lineare Einspurmodell

In dieser Arbeit dient das lineare Einspurmodell als Grundlage für den Entwurf
des Horizontaldynamikreglers, welcher im Abschnitt 4.3 vorgestellt wird. Für
den Reglerentwurf wird eine Modellbeschreibung der Form

ẋ = Ax + Bu (A.1)

mit x =
[
β ωz

]T (A.2)

und u =
[
F exty,v F exty,h Mext

z

]T
(A.3)

benötigt. Die folgende Herleitung der Systemmatrix A und der Eingangsmatrix
B lehnt sich an [Hir09a] an. Die Ausgangsbasis bildet ein ebenes Fahrzeugmodell
mit zwei translatorischen und einem rotatorischen Freiheitsgrad, vgl. Abbildung
3.3. Die Bewegungsgrößen können in einen 3×1-Geschwindigkeitsvektor F z, wel-
cher sich auf das fahrzeugfeste Koordinatensystem FO bezieht, zusammengefasst
werden

F z =

F

vxvy
ωz

 . (A.4)

Die Umrechnung der fahrzeugbezogenen Geschwindigkeiten in das Inertialsystem
erfolgt mit der Drehmatrix T0F über folgende Beziehung

0

 ẋẏ
ωz

 =

cos ψ − sin ψ 0
sin ψ cos ψ 0

0 0 1


︸ ︷︷ ︸

T0F

F

vxvy
ωz

 . (A.5)

Setzt man voraus, dass das Fahrzeug weder wankt noch nickt, kann die translato-
rische Beschleunigung des Fahrzeugschwerpunkts in fahrzeugfesten Koordinaten
Fa gemäß

Fa = F v̇ + Fω × Fv =

F

v̇xv̇y
0

+

F

 0
0
ωz

×
F

vxvy
0

 =

F

v̇x − ωz vyv̇y + ωz vx
0

 (A.6)

bestimmt werden. Die Winkelbeschleunigung Fα ergibt sich aus der zeitlichen
Ableitung der Winkelgeschwindigkeit
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Fα =
d
dt

(Fω) =

F

 0
0
ω̇z

 . (A.7)

Die allgemeinen Bewegungsgleichungen des Einspurmodells ergeben sich durch
die Anwendung des Impuls- und Drallsatzes. Auf das Fahrzeug wirken einerseits
die eingeprägten Reifenkräfte an der Vorderachse FFx,v, FFy,v und Hinterachse
FFx,h, FFy,h sowie die äußeren Kräfte FF

ext
y,v , FF

ext
h,v und das Moment FM

ext
z ,

vgl. Abbildung 3.3.

∑
F : m Fa =

F

 Fx,v + Fx,h
Fy,v + Fy,h + F exty,v + F exty,h

0

 (A.8)

∑
Mz : Jz ω̇z = FFy,v lv − FFy,h lh + FF

ext
y,v lv − FF

ext
y,h lh + FM

ext
z (A.9)

Nach Einsetzen des Beschleunigungsterms (A.6) in (A.8) können die Bewegungs-
gleichungen wie folgt zusammengefasst werden:

m 0 0
0 m 0
0 0 Jz


F

v̇xv̇y
ω̇z

 = m

F

 ωz vy
−ωz vx

0

+

F

 Fx,v + Fx,h
Fy,v + Fy,h + F exty,v + F exty,h

Fy,v lv − Fy,h lh + F exty,v lv − F exty,h lh

 .
(A.10)

Zur Beschreibung der lateralen Reifencharakteristiken wird das folgende lineare
Kraftgesetz angewandt:

FFy,v = −cαv αv (A.11)

FFy,h = −cαh αh . (A.12)

Unter der Annahme kleiner Werte für den Schräglaufwinkel α gilt außerdem

tanαv ≈ αv ≈
F

(
vy,v
vx,v

)
und tanαh ≈ αh ≈

F

(
vy,h
vx,h

)
(A.13)

Zur Berechnung der Schräglaufwinkel an der Vorderachse wird der Geschwindig-
keitsvektor im Radmittelpunkt Fvv benötigt.

Fvv = Fv + Fω× F rv =

F

vxvy
0

+

F

 0
0
ωz

×
F

lv0
0

 =

F

 vx
vy + ωz lv

0

 . (A.14)
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Für die Hinterachse gilt äquivalent dazu

Fvh = Fv+Fω×F rh =

F

vxvy
0

+

F

 0
0
ωz

×
F

−lh0
0

 =

F

 vx
vy − ωz lh

0

 . (A.15)

Aus den Gleichungen (A.11) bis (A.15) folgen die Reifenseitenkräfte an den bei-
den Achsen:

FFy,v = −cαv
F

(
vy + ωz lv

vx

)
(A.16)

FFy,h = −cαh
F

(
vy − ωz lh

vx

)
. (A.17)

Um die Bewegungsgleichungen des Einspurmodells in die gewünschte Form nach
Gleichung (A.1) zu überführen, werden folgende Linearisierungsansätze ange-
wandt:

• Die Fahrgeschwindigkeit F vx wird als konstant angenommen. Das bedeu-
tet, dass F vx von der Variable zum Parameter wird, womit sich die Zahl
der Freiheitsgrade des Einspurmodells auf die gewünschten zwei reduziert.

• Es treten nur kleine Werte für den Gierwinkel ψ, die Gierrate ωz und die
Quergeschwindigkeit F vy auf.

• Damit gilt für den Schwimmwinkel β:

tanβ ≈ β ≈
F

(
vy
vx

)
. (A.18)

• Der Zusammenhang zwischen Quergeschwindigkeit und Schwimmwinkel
kann wie folgt hergestellt werden:

F vy = F v sinβ → F v̇y = F v̇ sinβ + β̇F v cosβ ≈ β̇F vx (A.19)

Setzt man schließlich die Gleichungen für die Reifenkräfte (A.16), (A.17) sowie
die Beziehungen für den Schwimmwinkel (A.18), (A.19) in die Bewegungsglei-
chungen (A.8) und (A.9) ein, können die gesuchten linearisierten Bewegungsglei-
chungen des Einpurmodells in Zustandsraumdarstellung angeschrieben werden
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[
β̇

ω̇z

]

︸ ︷︷ ︸
ẋ

=


−cαv + cαh

mvx

−cαv lv + cαh lh
mv2

x

− 1

−cαv lv + cαh lh
Jz

−cαv l
2
v + cαh l

2
h

Jz vx


︸ ︷︷ ︸

A

[
β

ωz

]

︸ ︷︷ ︸
x

+


1

mvx

1
mvx

0

lv
Jz

− lh
Jz

1
Jz


︸ ︷︷ ︸

B


Fy,v

Fy,h

Mz


ext

︸ ︷︷ ︸
u

(A.20)

A.3 Beschreibung der Bewegung des nichtlinea-
ren Gesamtfahrzeugmodells

Im folgenden Abschnitt werden die mathematischen Zusammenhänge zur Be-
schreibung der Bewegung des Aufbaus und der Räder des nichtlinearen Gesamt-
fahrzeugmodells beschrieben. Für eine detailliere Herleitung der Bewegungsglei-
chungen wird auf die Arbeit von Dürnberger verwiesen [Dür11].

A.3.1 Bewegungsgleichungen des Aufbaus

Der Impulssatz

mA (F v̇SPA
+ FωA × FvSPA

)︸ ︷︷ ︸
F aSPA

= FFA (A.21)

beschreibt die Bewegungen des Aufbau-Massenmittelpunktes SPA unter dem
Einfluss der Kräfte FFA. Zur Berechnung der translatorischen Beschleunigung
FaSPA

wird die Winkelgeschwindigkeit des Fahrzeugaufbaus relativ zum Iner-
tialsystem FωA benötigt. Diese folgt aus der Addition der drei Drehgeschwin-
digkeiten um ihre Achsen, wobei die jeweils vorangegangen Teildrehungen zu
berücksichtigen sind. Bei der Verwendung von Kardan-Winkeln ergibt sich der
folgende nichtlineare Zusammenhang zwischen den Komponenten des Winkelge-
schwindigkeitsvektors und den Ableitungen der Drehwinkel

FωA =

F

ωxωy
ωz


A

=

1 0 − sin θ
0 cosφ sinφ cos θ
0 − sinφ cosφ cos θ

φ̇θ̇
ψ̇

 . (A.22)
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Dabei kennzeichnet φ den Wankwinkel, θ den Nickwinkel und ψ den Gierwinkel.
Der 3 × 1-Kraftvektor FFA beinhaltet alle auf den Aufbaukörper wirkenden
Kräfte

FFA =
4∑
i=1

FFi + FFW +
j∑

n=1

FFn +mA.Fg (A.23)

In der Gleichung erfasst FFi den Vektor der zwischen den Rädern und dem Auf-
bau übertragenen Kräfte. Diese setzen sich aus den eingeprägten Kräften der
Feder- und Dämpferelemente und aus den horizontalen Reaktionskräften der
Radaufhängung zusammen. FFW fasst die Summe aller Windkräfte zusammen.
Mit dem Vektor FFn werden die Einflüsse der Zusatzmassen, wie beispielsweise
jene des Antriebsmotors, berücksichtigt. Der letzte Teil der Gleichung kennzeich-
net die Gewichtskraft.

Der Momentensatz lautet wie folgt

FJSPA F ω̇A + FωA × (FJSPA FωA) = FMA (A.24)

mit der Winkelbeschleunigung

F ω̇A =

F

ω̇xω̇y
ω̇z


A

=

1 0 − sin θ
0 cosφ sinφ cos θ
0 − sinφ cosφ cos θ

φ̈θ̈
ψ̈

+

0 0 −θ̇ cos θ
0 −φ̇ sinφ φ̇ cosφ cos θ − θ̇ sinφ sin θ
0 −φ̇ cosφ −φ̇ sinφ cos θ − θ̇ cosφ sin θ

φ̇θ̇
ψ̇


(A.25)

und dem Trägheitstensor

FJSPA
=

FJx,SPA
0 0

0 FJy,SPA
0

0 0 FJz,SPA

 . (A.26)

Der 3×1-Momentenvektor FMA berechnet sich aus der Summe der Teilmomente
infolge der Aufbaukräfte FFA. In Gleichung (A.27) kennzeichnen die Ortsvek-
toren F r den Hebelarm vom jeweiligen Kraftangriffspunkt zum Aufbauschwer-
punkt.

FMA =
4∑
i=1

F rSPA,P i × FFi + F rSPA,W × FFW +
j∑

n=1

F rSPA,Pn × FFn (A.27)
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Die zur Beschreibung der Fahrzeugbewegung notwendigen Lagewinkel werden
durch numerische Lösung der nichtlinearen Differentialgleichung (A.28) berech-
net

φ̇θ̇
ψ̇

 =
1

cos θ

cos θ sinφ sin θ cosφ sin θ
0 cosφ cos θ − sinφ cos θ
0 sinφ cosφ


F

ωxωy
ωz

 . (A.28)

Man erkennt, dass für cos θ = 0 singuläre Drehwinkel auftreten. Die Singulari-
täten lassen sich durch eine Begrenzung des Winkels der zweiten Elementardre-
hung vermeiden. Ein Umkippen des Fahrezeugs kann demnach aber nicht mehr
abgebildet werden.

A.3.2 Bewegungsgleichungen der Räder

Die Räder besitzen einen translatorischen Freiheitsgrad in vertikaler Richtung
und einen Drehfreiheitsgrad um ihre Rotationsachse. Der Impulssatz für das ite
Rad in vertikaler Richtung ist wie folgt definiert:

mR,i Ciaz = CiFz Reifen − CiFz Fahrwerk +mR,i Hgz. (A.29)

Die Kraft Fz Reifen wird im Reifenmodell als Funktion der Radbewegung und
der Fahrbahnanregung berechnet, vgl. Abschnitt A.4. Die Summe der Fahrwerks-
kräfte CiFz Fahrwerk setzt sich aus den Anteilen der Feder-, Dämpfer- und Sta-
bilisatorkräfte zusammen. Zusätzlich ist es möglich aktive Fahrwerksysteme mit
beliebigen Kraftgesetzen zu berücksichtigen. Der letzte Term in (A.29) kenn-
zeichnet den Anteil der Gewichtskraft des Rades.

Die Bewegungsgleichung zur Abbildung der Drehbewegung des Reifens um die
Ciy-Achse wird durch die Reifenlängskräfte, das Antriebs- bzw. das Bremsmo-
ment sowie durch die Trägheiten der rotierenden Teile definiert. Das Trägheits-
moment CiJy berechnet sich aus der Summe der rotatorischen Trägheiten des
Reifens, der Felge, der Bremsscheibe, der Radnabe sowie jenes des Antriebs. Der
Drallsatz um die Rotationsachse lautet:

CiJy Ciω̇y = CiFxReifen re,i + CiMAntrieb + CiMBremse (A.30)

A.4 Modellbildung des Reifens

Das in MOVES2 implementierte Reifenmodell verwendet zwei gekoppelte Mo-
dule für die Abbildung der vertikalen und der horizontalen Reifendynamik, vgl.
Abbildung A.1.
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A.4.1 Vertikalmodell

Das Vertikalmodell berechnet die aktuellen Werte für die Radaufstandskraft Fz,
die Latschlänge Le, den effektiven Reifenradius re sowie die Effektivhöhe des
Aufstandspunktes W z auf Basis der Straßenanregung und der Bewegung des
Reifens relativ zur Fahrbahn. Je nach Anwendungsgebiet können verschiedene
Komplexitätsstufen des vertikalen Abtastmodells ausgewählt werden [RNFD11].
Für fahrdynamische Untersuchungen auf ebenen Fahrbahnen wird das verti-
kale Reifenverhalten mit Hilfe eines Federelements approximiert. Die Feder-
steifigkeit wird als Funktion des Luftdrucks und des Einfederweges angegeben
cR = f(pR, (Cz−W z)). Bei der Fahrt auf unebenen Straßen wird die mit Open-
CRG generierte Fahrbahn, vgl. Abschnitt 3.1.2, mit einem ebenen Abtastmodell
erfasst. Die vertikale Anregung des Radaufstandpunktes berechnet sich aus der
Bewegung von zwei hintereinander angeordneten Ellipsen. Mit diesem Ansatz,
welcher auf der Arbeit von Schmeitz aufbaut [Sch04], kann die Filterwirkung des
Reifens mathematisch beschrieben werden [RNW10].
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Abbildung A.1: Schematischer Überblick der implementierten Reifenmodelle

A.4.2 Horizontalmodell

Das horizontale Reifenmodell berechnet die lateralen und longitudinalen Rei-
fenkräfte (Fx, Fy, Fz) sowie die Reifenmomente (Mx,My,Mz) im Radaufstands-
punkt WO im Bezug auf das in der ISO-Norm 8855 [Int91] definierte Radko-
ordinatensystem {W; Wx, W y, W z}. Zur Bestimmung der genannten Größen
werden neben den Ausgängen des Vertikalmodells, die Geschwindigkeit des Auf-
standpunktes (W vx, W vy) sowie die Winkelgeschwindigkeit um die Rotations-
achse des Reifens (Cωy) benötigt. Mit diesen Eingangsparametern kann aus dem
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Quotienten der Gleitgeschwindigkeit in Umfangsrichtung vG =W vx−re Cωy und
der Transportgeschwindigkeit der Reifenteilchen vT = re |Cωy| der Längsschlupf
sx bestimmt werden

sx = W vx − re Cωy
re |Cωy|

. (A.31)

Analog zur Längsrichtung wird der Querschlupf sy wie folgt berechnet

sy = W vy
re |Cωy|

. (A.32)

Der in der Fahrzeugdynamik häufig verwendete Schräglaufwinkel α kann über
den geometrischen Zusammenhang tanα = sy ausgedrückt werden.

Die mathematische Beschreibung der Reifencharakteristiken basiert auf den
Grundgleichungen des semi-physikalischen Modellansatzes von TM simple 4.0
[Hir09b]. Bei diesem Modell handelt es sich um ein einfaches Reifenmodell zur
Berechnung der horizontalen Reifenkräfte für eine gegebene Aufstandskraft. Der
Einfluss des Sturzwinkels γ, der dynamischen Nachlaufstrecke n sowie jener der
Reifendynamik wird in den Ausgangsgleichungen zunächst vernachlässigt. Mit
Hilfe der Modellgrundgleichung

Y (X) = K sin
[
B
(

1− e− |X|
A

)
sign(X)

]
, (A.33)

können die schlupfabhängigen Reifenlängs- und Reifenquerkräfte Y (X) nähe-
rungsweise approximiert werden. Die Variable X kennzeichnet dabei eine der
Schlupfgrößen aus den Gleichungen (A.31) bzw. (A.32). Zur Bestimmung der
Koeffizienten K, B und A werden die gemessenen Kraft-Schlupf-Kennlinien ei-
nes Reifens herangezogen, vgl. Abbildung A.2(a). Die notwendigen Parameter
entsprechen dem Maximalwert Ymax, dem Sättigungswert Y∞ sowie der An-
fangssteigung dY0 der Reifenschlupfkurve bei einer konstanten Radlast.

Mit diesen Werten werden die Koeffizienten der Modellgleichung wie folgt be-
stimmt

K = Ymax , (A.34a)

B = π − arcsin
Y∞
Ymax

, (A.34b)

A =
1

dY0
KB. (A.34c)
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Abbildung A.2: Bestimmung der Reifenmodellparameter aus den Schlupfkurven
(a) Längs- bzw. Seitenkraftkennlinie, (b) Nachlauf und Rückstellmoment

Zur Berücksichtigung des degressiven Einflusses der Reifenaufstandskraft, wer-
den Ymax, Y∞ und dY0 über die Ansatzfunktionen

Ymax(Fz) = a1
Fz

Fz,nom
+ a2

(
Fz

Fz,nom

)2

, (A.35a)

dY0(Fz) = b1
Fz

Fz,nom
+ b2

(
Fz

Fz,nom

)2

, (A.35b)

Y∞(Fz) = c1
Fz

Fz,nom
+ c2

(
Fz

Fz,nom

)2

, (A.35c)

beschrieben. Dabei kennzeichnet Fz,nom die nominelle Aufstandskraft. Die Be-
stimmung der Parameter a1 und a2 erfolgt aus den gegebenen Werten Ymax,1
für Fz,nom und Ymax,2 für 2Fz,nom

a1 = 2Ymax,1 − 0.5Ymax,2 (A.36a)
a2 = 0.5Ymax,2 − Ymax,1. (A.36b)

Die übrigen Koeffizienten werden auf äquivalente Weise bestimmt:

b1, b2 für die Anfangssteigung dY0,1 bei Fz,nom und dY0,2 bei 2Fz,nom

c1, c2 für den Sättigungswert Y∞,1 bei Fz,nom und Y∞,2 bei 2Fz,nom

Im allgemeinen Fahrbetrieb können Reifenlängs- und Reifenquerkräfte gleichzei-
tig auftreten, z.B. beim Bremsen oder Antreiben in einer Kurve. Zur Berechnung
der kombinierten Reifenkraft bei gleichzeitigem Auftreten von sx und α, wird
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der Schräglaufwinkel auf eine dem Längsschlupf vergleichbare Größe transfor-
miert. Der sogenannte laterale Schlupf λy berechnet sich aus dem Quotienten
des Schräglaufwinkels und einer Gewichtungsfunktion GF (Fz)

λyS =
α

GF (Fz)
, (A.37)

mit

GF (Fz) =
dY0x

dY0y
=
AyKxBx
AxKy By

. (A.38)

Damit sind beide Komponenten des Schlupfvektors s = [sx λyS ]T , der in Rich-
tung von βR wirkt

βR = arctan
λyS
sx

(A.39)

definiert. Die Komponenten des resultierenden horizontalen Reifenkraftvektors
F, können mit den beiden Basiswerten der Reifenschlupfkurven F ′x und F ′y über
den Zusammenhang

F =
[
Fx
Fy

]
=

1
2
[
F ′x + F ′y + (F ′x − F ′y) cos 2βR

] [cosβR
sinβR

]
(A.40)

bestimmt werden.

Aufbauend auf den Grundgleichungen des TM simple Ansatzes, wird das ho-
rizontale Reifenmodell in einigen Punkten mit den Modellierungsansätzen des
semi-physikalischen Reifenmodells TMeasy [Ril94, HRW07, Ril11] erweitert:

• Kraftschlussbeiwert
Das Haftungspotential zwischen Fahrbahn und Reifen beeinflusst in ers-
ter Linie den Maximalwert Ymax und den Sättigungswert Y∞ der Reifen-
schlupfkurven. Der Wert der Anfangssteigung dY0 bleibt hingegen unver-
ändert. Eine Änderung der Kraftschlussverhältnisse von µ0 auf µist kann
somit durch eine Anpassung der Modellparameter auf folgende Art und
Weise berücksichtigt werden

Ymax → Ymax
µist
µ0

, (A.41a)

Y∞ → Y∞
µist
µ0

. (A.41b)

• Rollwiderstand
Aufgrund der unsymmetrischen Normalkraftverteilung im Reifenlatsch be-
findet sich der Angriffspunkt der resultierenden Aufstandskraft vor der
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Radmitte. Diese Exzentrizität hat ein Rollwiderstandsmoment MR zur Fol-
ge für das gilt

MR = −Fz aR rs signCωy. (A.42)

Dabei kennzeichnet aR den dimensionslosen Rollwiderstandsbeiwert und
rs den statischen Reifenradius.

• Reifendynamik
Die Reifendynamik in horizontaler Richtung wird mit Verzögerungsglie-
dern erster Ordnung berücksichtigt. Die Differentialgleichungen bzw. Über-
tragungsfunktionen zur Beschreibung der dynamischen Reifenkräfte FDx
und FDy lauten:

1
re |Cωy|

1
cx

∂Fx
∂sx︸ ︷︷ ︸

τx

ḞDx (t) = FSx (t)− FDx (t) c sGx(s) =
FDx (s)
FSx (s)

=
1

τx s+ 1

(A.43a)

1
re |Cωy|

1
cy

∂Fy
∂sy︸ ︷︷ ︸

τy

ḞDy (t) = FSy (t)− FDy (t) c sGy(s) =
FDy (s)
FSy (s)

=
1

τy s+ 1
.

(A.43b)

In den Gleichungen kennzeichnen cx bzw. cy die Steifigkeiten des Reifens
in Längs- und Querrichtung. Zur Bestimmung der Zeitkonstanten τx und
τy werden des Weiteren die globalen Steifigkeiten ∂Fx/∂sx und ∂Fy/∂sy
benötigt. Die Berechnung der stationären Kräfte FSx und FSy erfolgt über
die Gleichung (A.40).

• Nachlaufstrecke und Rückstellmoment
Die Seitenkraftverteilung über der Latschlänge bestimmt die Lage des An-
griffspunktes P der resultierenden Kraft. Bei kleinen Schlupfwerten sy liegt
P hinter der Latschmitte. Mit steigenden sy wandert er nach vorne, unter
Umständen auch vor die Latschmitte. Im Grenzbereich beginnen annä-
hernd alle Reifenteilchen zu gleiten und die resultierende Seitenkraft greift
in der Latschmitte an. Die über die Latschlänge aufintegrierte Seitenkraft
Fy(sy) mit dem Hebelarm n(sy) erzeugt das Rückstellmoment um die Rei-
fenhochachse MS

MS(sy) = −n(sy)Fy(sy). (A.44)

Zur Berechnung dieser Größe wird der Verlauf der Nachlaufstrecke in den
drei Bereichen Haften, Übergang Haften/Gleiten und Gleiten, vgl. Abbil-
dung A.2(b), mit den Ansatzfunktionen
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n(sy) =



(n
L

)
0

(
1− |sy|

s0
y

)
für |sy| ≤ s0

y,

−
(n
L

)
0

(
|sy| − s0

y

s0
y

)(
sSy − |sy|
sSy − s0

y

)2

für s0
y < |sy| ≤ sSy ,

0 für |sy| > sSy ,

(A.45)

beschrieben. Die Approximation erfolgt bis zum Nulldurchgang durch eine
Gerade, die dann in ein kubisches Polynom übergeht. Im Gleitbereich wird
die Annäherung durch den Wert Null fortgesetzt.
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B.1 Parameter des Versuchsfahrzeugs

Ein Großteil der Parameter des Versuchsfahrzeugs wurde anhand von Messungen
auf diversen Prüfständen ermittelt. Die aerodynamischen Kennzahlen basieren
auf vorgeschlagenen Werten aus der Literatur. Die restlichen Fahrzeugparame-
ter wurden mit Hilfe einer Identifikationsroutine, welche in [Mar09] beschrieben
wird, bestimmt.

B.1.1 Allgemeine Fahrzeugparameter

Bezeichnung Symbol Wert Einheit Quelle

Gesamtfahrzeugmasse mtot 1571 [kg] gemessen

Radstand L 2.716 [m] gemessen

Spurweite vorne sv 1.417 [m] gemessen

Spurweite hinten sh 1.440 [m] gemessen

Abstand Schwerpunkt zur VA lv −1.30 [m] gemessen

Schwerpunkthöhe hSP 0.65 [m] gemessen

Ungefederte Massen mR i 40 [kg] gemessen

Aufbau Trägheitsmoment um x Jx 650 [kgm2] identifiziert

Aufbau Trägheitsmoment um y Jy 1500 [kgm2] identifiziert

Aufbau Trägheitsmoment um z Jz 2000 [kgm2] identifiziert

Rotationsträgheit Räder Jrot i 2 [kgm2] berechnet

Reifendruck pR i 2.3 [bar] gemessen

Undeformierter Reifenradius rS 0.3159 [m] gemessen

Motormasse meng 170 [kg] identifiziert

Motorlage (Abstand zur VA) xmot 0.10 [m] identifiziert

Motorlage (Höhe) zmot 0.65 [m] identifiziert

Steifigkeit Motoraufhängung ceng 600 [kN/m] identifiziert

Dämpfung Motoraufhängung deng 1500 [Ns/m] identifiziert

Projizierte Frontfläche AProj 2.3 [m2] berechnet

Luftwiderstandsbeiwert CD 0.35 [-] [Huc05]

Auftriebsbeiwert CL 0 [-] [Huc05]

Seitenwindbeiwert CS 0 [-] -

Tabelle B.1: Fahrzeugdaten
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B.1.2 Feder- und Dämpferkennlinien
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Abbildung B.1: Federkennlinien der Vorder- und Hinterachse
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B.2 Reifenparameter

Das Versuchsfahrzeug ist mit Reifen vom Typ Continental ContiPremiumCon-
tact2 185/60-R15 bereift. Mittels Messdaten von einem Reifenprüfstand konnten
die für die Parametrierung des horizontalen Reifenmodells notwendigen Kenn-
zahlen ermittelt werden, vgl. Anhang A.4.2. Tabelle B.2 zeigt eine Auflistung
der identifizierten Kennwerte.

Bezeichnung Symbol Wert Einheit

Nominale Vertikalkraft Fz,nom 2500 [N]

Maximale Längskraft bei Fz,nom Fx,max(Fz,nom) 2740 [N]

Sättigungswert Längskraft bei Fz,nom Fx,∞(Fz,nom) 2130 [N]

Schlupfsteifigkeit bei Fz,nom dFx,0(Fz,nom) 430 [N/%]

Maximale Längskraft bei 2Fz,nom Fx,max(2Fz,nom) 5480 [N]

Sättigungswert Längskraft bei 2Fz,nom Fx,∞(2Fz,nom) 4350 [N]

Schlupfsteifigkeit bei 2Fz,nom dFx,0(2Fz,nom) 1100 [N/%]

Maximale Querkraft bei Fz,nom Fy max(Fz,nom) 2720 [N]

Sättigungswert Querkraft bei Fz,nom Fy,∞(Fz,nom) 2600 [N]

Schräglaufsteifigkeit bei Fz,nom dFy,0(Fz,nom) 51600 [N/rad]

Maximale Querkraft bei 2Fz,nom Fy max(2Fz,nom) 4990 [N]

Sättigungswert Querkraft bei 2Fz,nom Fy,∞(2Fz,nom) 4700 [N]

Schräglaufsteifigkeit bei 2Fz,nom dFy,0(2Fz,nom) 80200 [N/rad]

Anfangswert pn. Nachlauf bei Fz,nom (n/L)0(Fz,nom) 0.24 [-]

Querschlupf bei n = 0 bei Fz,nom s0
y(Fz,nom) 12 [%]

Querschlupf bei n∞ = 0 bei Fz,nom ssy(Fz,nom) 22 [%]

Anfangswert pn. Nachlauf bei 2Fz,nom (n/L)0(2Fz,nom) 0.50 [-]

Querschlupf bei n = 0 bei 2Fz,nom s0
y(2Fz,nom) 15 [%]

Querschlupf bei n∞ = 0 bei 2Fz,nom ssy(2Fz,nom) 19 [%]

Longitudinale Reifensteifigkeit cx 200 [kN/m]

Laterale Reifensteifigkeit cy 100 [kN/m]

Rollwiderstandsbeiwert aR 0.01 [-]

Tabelle B.2: Reifenparameter Continental ContiPremiumContact2 185/60−R15
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[MS02] G. Mäckle and T. Schirle, Active Tire Tilt Control (ATTC)-Das neue
Fahrwerkskonzept des F400 Carving, Proceedings of the 11. Aachener
Kolloquium-Fahrzeug und Motorentechnik, 2002, pp. 395–408.

[MSC07] R. Marino, S. Scalzi, and F. Cinili, Nonlinear PI front and rear steering
control in four wheel steering vehicles, Vehicle System Dynamics 45
(2007), no. 12, 1149–1168.

[MTI+06] N. Masaki, K. Tashiro, H. Iwano, G. Nagaya, Y. Wakao, and Y. Abe,
Entwicklung eines Radnabenantriebssystems mit dynamischem Dämp-
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chanischer Bremssysteme von Nutzfahrzeugen, Proceedings of the 17.
EVU Conference, 2008, Nice, pp. 245–250.

[SP71] E. Sevin and W. D. Pilkey, Optimum shock and vibration isolation,
Shock and Vibration Monograph (SVM) 6 (1971).

[SP11] R. S. Sharp and H. Peng, Vehicle dynamics applications of optimal
control theory, Vehicle System Dynamics 49 (2011), no. 7, 1073–1111.

[SR92] H. Stoll and J. Reimpell, Fahrwerktechnik: Lenkanlagen und Hilfskraft-
lenkungen, Vogel, 1992.

[SST93] Y. Shibahata, K. Shimada, and T. Tomari, Improvement of vehicle
maneuverability by direct yaw moment control, Vehicle System Dyna-
mics 22 (1993), 465–481.
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den Überlastbetrieb. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 61

5.1 Verstellbereich der untersuchten Fahrzeugkonfigurationen . . . . 90

6.1 Verstellbereich der untersuchten Fahrzeugkonfigurationen mit Zahn-
stangenlenkung an der Vorderachse . . . . . . . . . . . . . . . . . 113

B.1 Fahrzeugdaten . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 140

B.2 Reifenparameter Continental ContiPremiumContact2 185/60 −
R15 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 142

161





Abbildungsverzeichnis

1.1 Evolution der Mobilität [MBBB10] . . . . . . . . . . . . . . . . 2

1.2 Prinzipdarstellung von Radaufhängungen . . . . . . . . . . . . . 3

1.3 Typische Produktstruktur eines Kraftfahrzeugs mit den Kompo-
nenten eines ECMs . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 5
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4.2 Bestimmung des Führungsgrößenvektors r̂ . . . . . . . . . . . . 67

4.3 Aufbau und Komponenten des Horizontaldynamikreglers . . . . 69



Abbildungsverzeichnis 165

4.4 Anti-Windup-Maßnahme für den Längsdynamikregler . . . . . . 70

4.5 Struktur der Querdynamikregelung . . . . . . . . . . . . . . . . 70

4.6 Schematischer Flussplan der Optimalen Stellgrößenverteilung zur
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6.5 Überblick der untersuchten Fahrzeugkonfigurationen mit Zahn-
stangenlenkung an der Vorderachse . . . . . . . . . . . . . . . . 113

6.6 Schematische Darstellung zur Berechnung der Eingriffszeitdiffe-
renz zum Referenzfahrzeug Fzg.8 . . . . . . . . . . . . . . . . . 114
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