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1 Einleitung

Die Entwicklung eines Fahrwerks war in den Urspriingen des Automobilbaus bis in die 1970er
Jahre hinein eine rein mechanische Disziplin. Damals wie heute besteht die Kunst der Fahrwerk-
entwicklung darin, moglichst gute Kompromisse zwischen Komfort-, Handling- und Fahrsi-
cherheitseigenschaften eines Fahrzeugs zu finden. Dies war der Grund fiir den allmihlichen
Einzug elektronischer Systeme in das Fahrwerk seit Ende der 1970er Jahre. Ein Beispiel hierfiir
ist das von Bosch entwickelte Antiblockiersystem (1978).

Die Anzahl der im Fahrwerk verwendeten Regelsysteme und Aktoren zur Beeinflussung der
Horizontal- und Vertikaldynamik steigt seitdem stetig an. Heute hat sich fiir das Zusammen-
spiel von mechanischer Tragstruktur, Aktorik und Sensorik sowie der Informationsverarbeitung
in Steuergeriten der Begriff "Mechatronik” etabliert.

Mit der Vielfalt der aktuell verfiigbaren mechatronischen Systeme im Fahrwerk eroffnen sich
dem Fahrwerkentwickler heutzutage ginzlich neue Moglichkeiten, den oben genannten Ziel-
konflikt weiter aufzulosen. Dabei geht der Trend in Richtung immer komplexer werdender
Fahrdynamikregelsysteme, die nicht fiir sich alleine, sondern zunehmend in einem logischen
Verbund agieren.

Mit der steigenden Anzahl und Komplexitit der mechatronischen Systeme im Fahrzeug wird
jedoch auch die Entwicklung der mechanischen Tragstrukturen des Fahrwerks immer aufwindi-
ger, da diese verdnderten oder zusitzlichen mechanischen Beanspruchungen Stand halten miis-

sen.

1.1 Motivation

" Effizienz ist nichts anderes als eine Form, Produkte immer rationeller und kosten-
glinstiger herzustellen. Von Effektivitiit dagegen spricht man, wenn man die richti-

gen Produkte anbieten kann.”
(W. Wiedeking in ”Das Davidprinzip” [Wiedeking02])

Um im internationalen Wettbewerb langfristig erfolgreich zu sein, muss die deutsche Automo-
bilindustrie in erster Linie effektiv sein, d.h. attraktive und innovative Produkte entwickeln, die
sich gewinnbringend vermarkten lassen. Eine Grundvoraussetzung fiir attraktive und innovative
Produkte sind jedoch finanzielle Freirdume, die dem Unternehmen neben der eigentlichen Pro-
duktentwicklung auch Innovationsmanagement und Vorentwicklung erlauben. Diese finanziel-
len Freirdume konnen nur durch ausreichend hohe Unternehmensgewinne und Umsatzrenditen

geschaffen werden.



1 Einleitung

In [Blume07] wird ein aktueller Uberblick der Geschiiftszahlen von BMW, DaimlerChrysler,
VW und Toyota im Jahr 2006 gegeben. Bild 1.1 stellt die in [Blume07] genannten Daten dar.

Verkaufte Fahrzeuge in Millionen Umsatz in Mrd. €
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Bild 1.1: Geschiftszahlen diverser Automobilhersteller [Blume07], Stand: 2006

Die Brutto-Umsatzrendite gibt das Verhiltnis des Gewinns vor Steuern zum Umsatz des Un-
ternehmens an. Um die finanziellen Freirdume fiir eine effektive Entwicklung - also fiir attrakti-
ve und innovative Produkte - und dadurch auch die Wettbewerbsfihigkeit langfristig zu sichern,
sind hohe Umsitze gepaart mit hohen Umsatzrenditen notwendig.

Das eben Beschriebene ist der Grund dafiir, weshalb Automobilmanager nicht nur eine effek-
tive Produktentwicklung anstreben, sondern auch eine stetige Steigerung der Entwicklungseffi-
zienz einfordern. Denn diese stellt eine Moglichkeit dar, mit der sich der Unternehmensgewinn
(die Einnahmen abziiglich der Ausgaben) und damit die Wettbewerbsfihigkeit langfristig ver-
bessern lédsst. Die Effizienz (Wirtschaftlichkeit) der Fahrzeugentwicklung zu verbessern heif3t
dabei konkret, zukiinftig in kiirzerer Zeit und mit geringeren Kosten das Gleiche oder gar Bes-
seres zu leisten als bisher.

Wiederum mit Zitaten - diesmal Einschidtzungen und Meinungen fithrender Entwicklungsin-
genieure der deutschen Automobilindustrie - wird nun dargelegt, wie zukiinftig eine effizientere
Fahrzeugentwicklung erreicht werden kann.



1.1 Motivation

U. Hackenberg, Leiter der Konzeptentwicklung der AUDI AG formulierte auf der Virtual
Vehicle Creation Fachtagung in Stuttgart 2006 folgendes:

”Die klassiche Prozesskette der Fahrzeugentwicklung hat ihr Optimum erreicht.
Heute bestimmen Protoypen die Entwicklungszeit von Fahrzeugen.” (U. Hacken-
berg auf der Virtual Vehicle Creation Fachtagung in Stuttgart, 2000).

Daraus ldsst sich folgern, dass fiir eine weitere Effizienzsteigerung in der Fahrzeugentwicklung
nach Meinung von Hackenberg die Anzahl und damit die Kosten notwendiger realer Prototypen
reduziert werden miissen.

L. Heggmair, ehemals Leiter der Produktentstehung bet BMW, prognostizierte deshalb schon
1997:

”In Zukunft werden wir vollig auf den Bau von Prototypen verzichten. Ein Auto-
mobil entsteht ausschlieflich im Rechner.” (L. Heggmair auf dem Deutschen Inge-
nieurstag in Leipzig, 1997).

Dies ist zwar heute - 10 Jahre spiter - noch immer nicht Realitéit geworden und es bleibt fraglich,
ob mittelfristig auf reale Protoypen verzichtet werden kann. Heggmair hat jedoch schon 1997
erkannt, dass das groBte noch verbliebene Optimierungspotential in der Fahrzeugentwicklung
die Einsparung realer Protoypen ist.

Nun stellt sich die Frage, wie die Anzahl realer Protoypen reduziert werden kann. Bild 1.2
zeigt plakativ, mit welchen Entwicklungsmethoden ein Beitrag zur geforderten Einsparung von

Entwicklungszeit und -kosten sowie zur Qualitétssteigerung erreicht werden kann.

Das ”Simultaneous Engineering” ist die Umorganisation seriell ablaufender Entwicklungs-
schritte, so dass deren Bearbeitung teilweise simultan stattfinden kann (s. Bild 1.3).

Dadurch kann vor allem die Produktentwicklungszeit verkiirzt werden.
Die Wiederverwendung von Komponenten, welche sich bereits im Einsatz bewihrt haben, hat
positive Auswirkungen auf Produktqualitit, Entwicklungszeit und Entwicklungskosten.

”Frontloading [...] bezeichnet den Prozess, die Simulation und die Analyse bereits in der frii-
hen Konzept- oder Konstruktionsphase eines neuen Produktes so zu integrieren, dass moglichst
viele wichtige Produktentscheidungen durch virtuelle Versuche abgesichert werden konnen.”
[Hommel06]
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Produktentwicklungszeit

m—\/irtuelle Methoden
== = Simultaneous Engineering
"""""" Wiederverwendung von fertig

/ \ entwickelten Systemen,
Teilsystemen, Komponenten

2,
'''''
1,

Produktentwicklungskosten Produktqualité

Bild 1.2: Qualititssteigerung und Einsparung von Entwicklungszeit und -kosten

Durch ”Frontloading” lassen sich zum Einen die Teilprozesse des parallelisierten Entwick-
lungsprozesses verkiirzen. Zum Anderen wird eine noch groBere Uberlappung der Teilprozesse
ermoglicht, da Informationen fiir Produktentscheidungen (z.B. welches Achskonzept in der Se-
rienentwicklung realisiert wird) durch die Verwendung virtueller Prototypen frither verfiigbar
sind (s. Bild 1.3). Und genau hierbei sind momentan die realen Prototypen die beschrinkenden
Faktoren. Noch immer kann eine Vielzahl an Informationen nur durch reale Prototypenversu-
che geliefert werden. Entscheidungen konnen oft erst getroffen werden, wenn der reale Prototyp
einsatzbereit ist und die entsprechenden Untersuchungen durchgefiihrt wurden. Entwicklungs-

verzogerungen und hohe Aufbaukosten fiir die realen Prototypen sind die Folge.

Um den Entwicklungsprozess effizienter zu gestalten, miissen daher neben den bestehenden
virtuellen Methoden neue und genauere Simulationsmethoden entwickelt werden. Solche miis-
sen moglichst frith genaue Informationen fiir Produktentscheidungen liefern, die aktuell nur von

realen Prototypen geliefert werden konnen.

Schwerpunkt der vorliegenden Arbeit ist daher die Entwicklung einer solchen virtuellen Me-
thodik, die es in Zukunft erlauben soll, Untersuchungen an realen Prototypen einzusparen oder
deren notwendige Anzahl zu reduzieren. Im folgenden Abschnitt wird in diesem Kontext eine

aktuelle Problemstellung beschrieben, deren Losung Zielsetzung der vorliegenden Arbeit ist.
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SOP

Serielle Konzept- Serien- Fertigungs- Null-Serie
Entwicklung / entwicklung entwicklung planung
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Engineering entwicklung
Serien-
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Q> Serien- Null-Serie
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: At
§> Null-Serie ) l@————————pf
Q> Informationen von
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Bild 1.3: Produktentwicklung unter den Aspekten Simultaneous Engineering und Frontloading

1.2 Problemstellung

Im vorangegangenen Abschnitt wurde beschrieben, dass die Forderung nach einer effizienteren
Fahrzeugentwicklung zukiinftig nur durch Einsparung von teuren und langwierigen Versuchen
mit realen Prototypen erfiillt werden kann. Im Gegensatz dazu steht die stetig groBer werdende
Vielschichtigkeit der Fahrzeugentwicklung. Vor allem durch neue und komplizierter werdende
mechatronische Systeme steigert sich die Entwicklungskomplexitidt zunehmend. Der momenta-
ne Trend der funktionalen Verkniipfung mechatronischer Systeme vergroflert die ohnehin schon
groBe Systemkomplexitit zusitzlich (vgl. [Schnelle05], [Semmler0O5], [Leffler05]).

Ein Aspekt dieser zunehmenden Komplexitit ist, dass durch das gleichzeitige Agieren meh-
rerer Aktoren mechatronischer Fahrwerksysteme verinderte Lastfille im Vergleich zum nicht
aktiven Fahrwerk entstehen, denen bestehende Achstragstrukturen evtl. nicht mehr Stand halten
konnen. Bild 1.4 zeigt auf, welche mechatronischen Systeme momentan in Fahrzeugen Einfluss

auf die Belastungen der Fahrwerkbauteile nehmen.

Daraus wird deutlich, dass zu keinem Zeitpunkt des Fahrzeugentwicklungsprozesses die Aus-
wirkungen der mechatronischen Fahrzeugsysteme auf die Betriebslasten vernachldssigt werden
diirfen.

Im Gegensatz dazu steht, dass in frithen Phasen der Fahrzeugentwicklung momentan keine

belastbaren Aussagen (z.B. Messungen) iiber Art und GroBle der durch die mechatronischen
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Systeme zusitzlich entstehenden Belastungen gemacht werden konnen. Damit aber erste reale
Prototypen aufgebaut werden konnen, miissen die Fahrwerkbauteile auf Basis von Lastannah-
men ausgelegt werden. Dazu wird héufig auf sehr einfache Schitzverfahren oder Simulationen
zuriickgegriffen. Diese Verfahren sind meist nur bedingt fiir die Beriicksichtigung komplexer
mechatronischer Fahrwerksysteme geeignet, sofern sie iiberhaupt beriicksichtigt werden kon-
nen. Die anhand der angenommenen Lasten ausgelegten Fahrwerkkomponenten werden an-
schlieBend im realen Fahrzeugprototyp verbaut, mit dem zeit- und kostenaufwindige Lastkol-

lektivmessungen durchgefiihrt werden. Dabei kommt es nicht selten zu Bauteilversagen.
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Bild 1.4: Einfluss mechatronischer Fahrzeugsysteme auf fahrwerksrelevante Simula-
tionsdoménen. [Witte06]

Erst auf Basis der Lastkollektivmessungen konnen die mechanischen Fahrwerk- und Karos-
seriekomponenten betriebsfest ausgelegt werden, da nun die Einfliisse der im realen Prototypen
verbauten mechatronischen Fahrwerksysteme mit in den aufgezeichneten Lasten enthalten sind.
Ein solcher iterativer Prozess fithrt unumgénglich zu verldngerten Produktentwicklungszeiten
und zu hoheren Entwicklungskosten, da notwendige Anderungen (z.B. durch Uber- oder Unter-

dimensionierung eines Bauteils) erst spit oder gar nicht erkannt werden konnen (s. Bild 1.5).

Mit Kenntnis dieser Tatsache eroffnet sich der Blick auf ein weiteres Problem der beste-
henden Vorgehensweise. Die bei der Durchfithrung der Lastkollektivmessungen verwendeten
Steuergeritealgorithmen und Aktoren der mechatronischen Fahrwerksysteme befinden sich -
wie auch die mechanischen Tragstrukturen des Fahrzeugs - ebenfalls noch im Prototypenstadi-

um. Um im Laufe des Fahrzeugentwicklungsprozesses die Auswirkungen der weiterentwickel-
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ten mechatronischen Fahrwerksysteme auf die Betriebslasten bestimmen zu konnen, sind mit
den bestehenden Prozessen erneut zeit- und kostenintensive Lastkollektivmessungen notwen-
dig. Sollte es dann in spiteren Entwicklungsphasen zu einem Bauteilversagen kommen, ist mit

noch groBeren Entwicklungsverzogerungen und Folgekosten zu rechnen.

Dies ist - vor allem vor dem Hintergrund der in Abschnitt 1.1 beschriebenen Forderung nach
immer kiirzer werdenden Entwicklungszyklen im Automobilbau - ein Misstand, den es aufzu-
losen gilt. Aus obiger Problemstellung ldsst sich direkt eine Zielsetzung fiir zukiinftige Anstren-

gungen in der Fahrzeugentwicklung ableiten.

Anderungskosten

A

Imageverlust

I Verlust von Marktanteilen I

I Anderungen im Fertigungsstadium I

I Anderungen im Baustufenstadium I

Anderungen im Prototypenstadium I

I Anderungen im Entwurfsstadium

Anderungen im Konzeptstadium I
-

Produktidee Konzeptphase Entwurfsphase Serienentwicklung Produktion Einsatz beim Kunden E-Zeit
Vorprototyp Baustufe

Bild 1.5: Fehlerbehebungskosten wihrend der Entwicklung (vgl. [Albers03])

Die Auswirkungen mechatronischer Fahrwerksysteme auf die Bauteillasten miissen wihrend
des gesamten Entwicklungsprozesses - besonders in frithen Phasen - mit hinreichender Genau-
igkeit abgeschitzt werden konnen, um dadurch teure und zeitaufwindige Anderungsschleifen

im Prototypen- und Baustufenstadium zu vermeiden.

1.3 Ziele und Aufgaben

Das Ziel der vorliegenden Arbeit besteht darin, eine neue Methodik zu erarbeiten, die es er-
moglicht, Modelle mechatronischer Fahrwerksysteme moglichst einfach und schnell in ein Ge-
samtfahrzeugmodell integrieren und mit anderen Regelsystemen verkniipfen zu koénnen. Da-
durch sollen moglichst frith hinreichend genaue Lastdaten fiir die betriebsfeste Auslegung von

Fahrzeugkomponenten geliefert werden. Angestrebt wird damit eine Verkiirzung der Produkt-
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entwicklungszeit und eine Minimierung der Produktentwicklungskosten durch das friihzeitige
Bereitstellen von Lastdaten. Zusitzlich sollen mit dieser Methode entwicklungsbegleitend Pa-
rameterstudien (z.B. Raddimensionen, Ddmpferkennungen, Achskonzepte, Regelsystemparam-
ter) kostengiinstig am virtuellen Prototypen durchgefiihrt werden kénnen, um Einfliisse auf die
Bauteillasten ohne teure und aufwiindige Lastkollektivmessungen bestimmen zu konnen. Die
dadurch zusitzlich erzeugbaren Informationen beziiglich der auftretenden Bauteillasten konnen
bei der Vermeidung iiberdimensionierter Bauteile hilfreich sein. Neben der Reduzierung der
Produktentwicklungszeit und -kosten ist mit der modellbasierten Bestimmung von Bauteillas-

ten also auch eine Verbesserung der Produktqualitét erzielbar.

Zur Bearbeitung der beschriebenen Aufgabenstellung werden folgende Teilziele definiert:

Aufarbeitung Stand der Technik

Beschreibung verfiigbarer Rechenmodelle

Ableitung eines neuartigen Rechenansatzes zur Losung der Problemstellung

Ableitung von Richtlinien fiir die Anwendung des Rechenansatzes

Realisierung einer neuartigen und praxisrelevanten Anwendung des Rechenansatzes

Erweiterung des bestehenden mechatronischen Entwicklungsprozesses anhand gewonne-

ner Erkenntnisse

Zur Bearbeitung der beschriebenen Teilziele wird in Kapitel 2 zunéchst auf den Stand der
Technik sowie auf die verfiigbaren Werkzeuge und Modelle bei der Entwicklung mechatro-
nischer Fahrwerke eingegangen. Dabei wird auf die Notwendigkeit der Integration von Mehr-
korpersystem-Fahrzeugmodellen und Regelsystemmodellen eingegangen, um modellbasiert die

dynamischen Belastungen im mechatronischen Fahrwerk bestimmen zu konnen.

Bevor die Integration von Mehrkorpersystem-Fahrzeugmodellen und Regelsystemmodellen
durchgefiihrt wird, werden zunichst in Kapitel 3 die in der vorliegenden Arbeit verwende-
ten Modelle und Softwarewerkzeuge vorgestellt. Welche Moglichkeiten zur Integration dieser
Modelle zu einem Gesamtmodell verfiigbar sind, und welche am besten fiir die modellbasierte
Bestimmung dynamischer Betriebslasten im Fahrwerk geeignet ist, wird in Kapitel 4 beschrie-

ben.

Mit den Ausfithrungen in Kapitel S wird die in Kapitel 4 gewihlte Methode zur Modellin-

tegration theoretisch analysiert. Um die Modellkomplexitit beherrschbar zu machen, werden
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dabei die Bedeutung und Auswirkung aller Simulationsparameter fiir die modellbasierte Be-
stimmung dynamischer Fahrwerkbelastungen beschrieben. Am Ende von Kapitel 5 werden

Empfehlungswerte fiir die Simulationsparameter hergeleitet.

Ein zentraler Teil der vorliegenden Dissertation ist das praxisrelevante Anwendungsbeispiel
in Kapitel 6. Anhand von ABS-Bremsmanovern auf ebener und unebener Fahrbahn wird die
Tauglichkeit der in den vorangegangenen Kapiteln beschriebenen Methodik zur modellbasierten
Betriebslastbestimmung im Fahrwerk beschrieben. Der Fokus liegt hierbei auf der Identifizie-
rung von Modellkomponenten und -parametern, welche die Giite der simulierten Ergebnisse
malgeblich bestimmen. Hierzu wird eine Modellvalidierung durch Vergleich mit Messdaten
durchgefiihrt.

In Kapitel 7 wird die entwickelte und anhand von Messdaten validierte Methodik in den
mechatronischen Entwicklungsprozess von Fahrwerken eingeordnet. Aus den gemachten Er-
fahrungen werden Folgerungen abgeleitet, mit deren Beachtung die Entwicklungseffizienz me-

chatronischer Fahrwerke in Zukunft erhoht werden kann.

Eine Zusammenfassung der wichtigsten Ergebnisse und ein Ausblick weiterer Aufgaben- und

Problemstellungen wird in Kapitel 8 gegeben.
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2 Beitrag der neuen Methodik zum Entwurfsprozess

mechatronischer Fahrwerke

Wie in Kapitel 1 beschrieben, ist das Ziel der vorliegenden Arbeit die Entwicklung einer ge-
eigneten Methodik fiir die modellbasierte Bestimmung von Belastungen im mechatronischen
Fahrwerk, um die Effizienz in der Fahrzeugentwicklung zu steigern. In diesem Kapitel wird
beschrieben, welchen Beitrag die zu entwickelnde Methodik zur Verbesserung des derzeitigen
Entwurfsprozesses mechatronischer Fahrwerke leistet. Dazu wird zunichst auf die Mechatro-
nik im Allgemeinen und den Stand der Technik bei der Entwicklung mechatronischer Systeme
eingegangen. In [BretthauerO7] wird der Begriff Mechatronik wie folgt definiert:

”Mechatronik ist ein neues, interdisziplindires technisches Fachgebiet, das auf dem
klassischen Maschinenbau und der klassischen Elektrotechnik aufbaut und diese
beiden Fachgebiete sowohl untereinander als auch mit den Fachgebieten der Auto-

matisierungstechnik und der Informatik verbindet.”

158

29 Ve 1T
BN

Konstruktion Regelungstechnik

Mechatronik
S S
Mechanik | Informatik

Elektrotechnik

Bild 2.1: Mechatronikdoménen: Interdisziplindrer Charakter der Mechatronik [Koch05]

Bild 2.1 zeigt die an der Entwicklung mechatronischer Produkte beteiligten Ingenieursdis-
ziplinen und verdeutlicht dadurch den interdisziplindren Charakter der Mechatronik. Den all-
gemeinen Aufbau mechatronischer Systeme laut Definition in der VDI Richtlinie 2206 “Ent-
wicklungsmethodik fiir mechatronische Systeme” [VDI04] zeigt Bild 2.2. Damit ist der Begriff

11
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Mechatronik im Kontext der Kraftfahrzeuge als Zusammenspiel von mechanischen Grundstruk-
turen wie z.B. Achsen und Karosserie mit Aktorik und Sensorik sowie der Informationsverar-
beitung und -kommunikation (Steuergerite, Datenbus) zu deuten. Jedes mechatronische System
im Kraftfahrzeug beinhaltet also das mechanische Fahrzeug als Grundsystem und interagiert

iber dieses mit den anderen mechatronischen Systemen.

| Mechatronisches System I

_ _ Mensch/Maschine-
______________________ Kommunikations I schnittstelle
i Informations- l-system |
i verarbeitung Informations- P |t Mensch |
""""""""""" | verarbeitung »
------ --- |
| I
|
Leistungs- | ; !
versorgung I
Aktoren Sensoren Umgebun
: | <| i g g
Add
: | Leistungs-
versorgung

Grundsystem

Yy

—— Energie
= Stoff

-------- Information
— — Systemgrenze

Bild 2.2: Grundstruktur eines mechatronischen Systems [VDI04]

Die Tatsache, dass in einem mechatronischen Produkt Teilkomponenten aus den verschiedenen
Mechatronikdoménen interagieren miissen, macht eine integrierte Zusammenarbeit der betei-
ligten Ingenieursdisziplinen bei der Entwicklung erforderlich. Die dadurch entstehende Schnitt-
stellenproblematik fiihrt zu einer hohen Entwicklungskomplexitit und dadurch zu hohen An-
forderungen an den Entwicklungsprozess. Fiir deren Beherrschung gibt [VDIO4] Richtlinien
vor, nach denen vor allem in frithen Phasen der Produktentstehung integriert und modellbasiert
entwickelt werden muss.

In [Albers08] wird obige Definition der Mechatronik deshalb wie folgt erweitert:

”Im Mittelpunkt der Mechatronik steht die ganzheitliche Entwicklung von Syste-
men mit mechanischen, elektrischen und elektronischen informationsverarbeiten-
den Komponenten, wobei diese drei Disziplinen nicht unabhdingig voneinander be-
trachtet werden konnen und die Entwicklung von Systemen in den einzelnen Diszi-

plinen nicht unabhdingig voneinander erfolgen kann.”

12
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2.1 Stand der Technik bei der modellbasierten Entwicklung

mechatronischer Fahrwerke

Der Stand der Technik bei der Entwicklung mechatronischer Systeme wird in der VDI Richtli-
nie [VDIO4] wiedergegeben. Beim Entwurf mechatronischer Systeme soll laut dieser Richtlinie
nach einem V-Modellmakrozyklus vorgegangen werden (s. Bild 2.3). Dabei dient die Phase
Systementwurf der Findung eines domdineniibergreifenden Losungskonzepts fiir die Erfiillung
der vorher festgelegten Anforderungen an ein mechatronisches Produkt. AnschlieBend wird das
Losungskonzept durch den domdinenspezifischen Entwurf konkretisiert. Im darauf folgenden
Schritt Systemintegration werden die Ergebnisse des domdnenspezifischen Entwurfs zum me-
chatronischen Produkt bzw. Gesamtsystem integriert. Damit wird im Anschluss iiberpriift, ob
die im Lastenheft festgeschriebenen Anforderungen vom Gesamtsystem erfiillt werden. Laut
[VDIO4] sind fiir die Entwicklung eines mechatronischen Systems mehrere Durchldufe des V-
Makrozyklus notwendig, an deren Ende ein immer weiter konkretisiertes und verfeinertes Ge-
samtsystem bzw. Produkt steht. Bezogen auf den Fahrzeugentwicklungsprozess wird dadurch
die Weiterentwicklung von Aggregatetridgern zu Vorprototypen-, Baustufen- und Serienfahrzeu-
gen beschrieben.

Produkt

Anforderungen

Eigenschaftsabsicherung

Doménenspezifischer Entwurf

S Maschinenbau
> Elektrotechnik

> Informationstechnik

Modellbildung und -analyse

Bild 2.3: Makrozyklus des Entwurfsprozesses nach [VDI04].
Der domdineniibergreifende und der domdinenspezifische Entwurf sowie die Systemintegrati-

on sollen in frithen Entwicklungsphasen aus Griinden der Entwicklungseffizienz und zur Be-

herrschung der Komplexitit hauptsidchlich mit Rechenmodellen fiir die mechanischen, elek-

13
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tronischen und informationstechnischen Systemkomponenten (s. Abschnitt 2.2) durchgefiihrt

werden.

Bislang werden die Komponenten der verschiedenen Mechatronikdoménen beim doménen-

spezifischen Entwurf meist getrennt voneinander entwickelt. Hierzu werden etablierte und eben-
falls doménenspezifische Softwarewerkzeuge und Entwicklungsmethoden verwendet.
Beim Schritt der Systemintegration ergibt sich daraus die Notwendigkeit, die mit verschiedenen
Softwarewerkzeugen erstellten Modelle der einzelnen Mechatronikdoménen (s. Bild 2.1) in ein
Gesamtsystemmodell zu integrieren. In [Koch05] wird die daraus resultierende Aufgabenstel-
lung wie folgt formuliert:

”Wesentliche Aufgabenstellungen der Mechatronik resultieren aus dem Aufbau ge-
eigneter Schnittstellen zwischen den verschiedenen
(Mechatronik-)Domdnen.” [Koch05]

Aktuelle Forschungsarbeiten beschiftigen sich deshalb verstirkt mit der integrierten und mo-
dellbasierten Entwicklung mechatronischer Produkte. So erweitert [Albers07] beispielsweise
den klassischen Prozess der Strukturoptimierung um die Wechselwirkungen zwischen Bauteil,
System und Regelung. Hierbei wird deutlich, dass eine isolierte Betrachtung einzelner Domi-
nen in dynamischen mechatronischen Systemen nur mit EinbuB3en hinsichtlich der Optimie-
rungsergebnisse moglich ist [Albers08/2]. In einem weiteren Schritt wird in [Albers08/3] und
[Albers09] eine Methodik zur Optimierung von Reglerparametern und mechanischer Tragstruk-

tur eines mechatronischen Systems durch Untersuchungen an einem integrierten Gesamtmodell.

Zwar bietet die Mehrheit der aktuell verfiigbaren Softwarewerkzeuge (s. Abschnitt 2.2) be-
reits Schnittstellen zu anderen Softwarewerkzeugen zum Zecke einer integrierten Betrachtung
in einem Gesamtmodell, jedoch fehlt oft das notwendige Know-How fiir die Nutzung dieser
Schnittstellen. Da sich der Fokus der vorliegenden Arbeit - aus den in Kapitel 1 genannten
Griinden - auf die modellbasierte Bestimmung von Belastungen in mechatronischen Fahrwerk-
en richtet, gilt es folglich die Schnittstellenproblematik zwischen den Softwarewerkzeugen der

Mechanik und Regelungstechnik niher zu untersuchen.

Bevor in Abschnitt 2.3 auf die derzeitigen Defizite der Schnittstelle ausfiihrlich eingegangen
wird, zeigt der folgende Abschnitt, mit welchen Modellen und Softwarewerkzeugen momentan
mechatronische Fahrwerksysteme in den verschiedenen Dominen der Mechatronik modellba-

siert entwickelt werden.

Fiir weiterfihrende Informationen zur Mechatronik und aktuellen Entwurfsmethodiken wird
auf die Literatur [Albers07/2] und [VDIO4] verwiesen.
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2.2  Werkzeuge und Modelle im mechatronischen

Fahrwerkentwicklungsprozess

Fiir die Entwicklung mechatronischer Systeme stehen fiir die verschiedenen Doménen der Me-
chatronik (s. Bild 2.1) diverse Softwarewerkzeuge zur Verfiigung. Eine umfassende Beschrei-
bung hierzu wird in der Dissertation [Kleiner03] gegeben. Bild 2.4 zeigt einen Uberblick giin-
giger Softwarewerkzeuge fiir die jeweiligen Mechatronikdoménen. Er erfiillt zwar nicht den
Anspruch auf Vollstiandigkeit, gibt jedoch den Sachverhalt zum Verstidndnis der vorliegenden
Arbeit in ausreichendem Umfang wieder.

Mechatronikdoméne CAE-Domine Softwarewerkzeuge
Konstruktion CAD Catia, Pro/Engineer,
AutoCAD
Mechanik MKS Adams, Simpack, Dymola
FEM Abaqus, Permas, Nastran
4 Steuer- und Regelungstechnik | CACSD, MBD Matlab/Simulink,
g Matrix-X, MSC.Easy 5
=
=
,i::“ Hydraulik Hydrauliksimulation DSHplus
é Matlab/Simulink Toolbox
Elektrotechnik Schaltungs-CAD OrCAD Capture
Informatik Rechnerbasiertes HW/SW-Design | System C

Simulink Embedded Target
Simulink System Genrator

Bild 2.4: Softwarewerkzeuge der Mechatronikdoménen [Kleiner(O3]

In der Automobilindustrie werden CAD Softwarewerkzeuge wie Catia oder Pro/Engineer haupt-
sdchlich fiir die konstruktive Gestaltung mechanischer Bauteile genutzt. MKS-Softwarewerk-
zeuge wie Adams oder Simpack werden fiir die Entwicklung der Mechanik, also der Kinematik
und Dynamik von Systemen verwendet. Fiir den Reglerentwurf in der Steuer- und Regelungs-
technik werden CACSD (ComputerAidedControlSystemDesign) Softwarewerkzeuge verwen-
det. In diesen werden auch Modelle fiir die Regelstrecken (z.B. mathematisches Fahrzeugmo-
dell, Aktormodell) entworfen, welche fiir den Reglerentwurf notwendig sind. Hier hat sich Mat-
lab/Simulink iiber die Automobilindustrie hinaus als Standard etabliert. Die Doméne der Hy-
draulik wird von speziellen Hydraulikmodellierungswerkzeugen wie beispielsweise DSHplus
abgedeckt. Es gibt jedoch bereits in CACSD Werkzeugen wie Matlab/Simulink Modellbiblio-
theken hydraulischer Komponenten (z.B. Druckleitungen, Hydraulikaktoren), um entsprechen-
de Modelle fiir Regelstrecken und Aktoren zur Verfiigung zu stellen. Werkzeuge fiir die Doma-
nen Elektrotechnik und Informatik sind ebenfalls auf dem Markt verfiigbar (z.B. Schaltungs-
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CAD).

Der Vollstindigkeit halber sei gesagt, dass in jlingster Vergangenheit vermehrt integrierte
Softwarelosungen wie beispielsweise SimulationX 2.0 von ITI auf dem Markt angeboten wer-
den [ITIO7]. Damit konnen mechatronische Systeme gesamtheitlich entwickelt werden, da Mo-
dellbibliotheken unterschiedlicher Mechatronikdoméinen verfiigbar sind. Aufgrund der genann-
ten Standards der Softwarewerkzeuge im Automobilbau miissen jedoch auch solche Software-
werkzeuge Co-Simulationsschnittstellen zu gingigen Softwarewerkzeugen wie beispielsweise
Matlab/Simulink bereitstellten, um beispielsweise die Fahigkeit zur Zusammenarbeit zwischen
Original Equipment Manufacturor (OEM) und Zuliefererindustrie zu gewihrleisten. Deshalb
bleibt abzuwarten, wann sich solche integrierten Softwarelosung zur Entwicklung komplexer
mechatronischer Systeme auf dem Markt durchsetzen werden. Vorerst bleibt die Schnittstel-
lenproblematik bei der modellbasierten Entwicklung mechatronischer Systeme erhalten und es
bedarf Losungen, die gingige Standards der Softwarewerkzeuge beriicksichtigen.

Im folgenden Abschnitt wird auf die Modelle und Werkzeuge eingegangen, welche fiir die

modellbasierte Entwicklung mechatronischer Fahrwerksysteme relevant sind.

2.2.1 Gesamtfahrzeugmodelle

In vielen Teilbereichen der Fahrzeugentwicklung finden heute Fahrzeugmodelle Verwendung,
die mit unterschiedlichen CAE Werkzeugen erstellt werden. Einen Uberblick diverser Einsatz-
gebiete solcher virtueller Fahrzeugprototypen ist in [Breitling06] und [Hackenberg06] gegeben.
Daraus geht hervor, dass fiir diverse Anwendungsgebiete wie z.B. die Fahrdynamiksimulation,
die Noise/Vibration/Harshness (NVH)-Simulation oder die Crashsimulation verschiedene Arten
von Fahrzeugmodellen in verschiedenen Modellierungstiefen (z.B. Einspur-/Zweispurmodell)
notwendig sind. Eingegrenzt auf die fiir die vorliegende Arbeit relevante Gesamtfahrzeugsimu-

lation im Fahrwerkbereich sind zwei Arten von Fahrzeugmodellen von Bedeutung:

Mathematische Fahrzeugmodelle:
Mathematische Fahrzeugmodelle (s. Bild 2.5) werden vor allem fiir die Entwicklung von Fahrdy-
namikregelsystemen in CACSD Werkzeugen wie beispielsweise Matlab/Simulink (s. Abschnitt
2.2.2) und als echtzeitfihige Fahrzeugmodelle fiir Hardware-in-the-Loop Anwendungen ver-
wendet (z.B. in [Witter05]).

Die Bewegungsgleichungen solcher mathematischer Fahrzeugmodelle werden nach den Ge-
setzen der Mechanik aufgestellt. Dabei handelt es sich um Ordinary Differential Equations
(ODE) Gleichungssysteme, welche iibliche Solver der CACSD Werkzeuge (z.B. Explicit-Euler
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Solver, s. Abschnitt 5.5.2.1) 16sen konnen. Die Parameter der Bewegungsgleichungen wie z.B.
Fahrzeugmasse, Radstand und Schwerpunkthohe miissen entsprechend den Daten des zu entwi-
ckelnden Fahrzeugs gewihlt werden. Fiir die Berechnung der Reifenkrifte aus Reifenmodellen
(s. Abschnitt 3.2) wird die Kinematik der Radaufhiingungen, also die Anderung der Radstellung
durch Radhub, in Form von Kennlinien beriicksichtigt. Diese werden in der Regel mit Hilfe von
CAD- und MKS-Modellen der Radaufhingungen erzeugt. Die Verwendung mathematischer
Fahrzeugmodelle hat den Vorteil sehr kurzer Rechenzeiten, da explizite Verfahren (s. Abschnitt
5.5.2.1) zur Losung der ODE-Bewegungsgleichungen verwendet werden konnen. Auflerdem
entfillt die Uberfiihrung eines physikalischen Modells in ein mathematisches Modell, wie es
bei MKS-Modellen der Fall ist.

s
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Bild 2.5: Zweispurmodell [Mitschke(04]

Auf dem Markt sind diverse kommerzielle Softwarewerkzeuge verfiigbar, die mathematische
Fahrzeugmodelle bereitstellen. Beispiele sind CarMaker von IPG [Witter05] und veDYNA von
Tesis [Tesis07]. Durch die Echtzeitfihigkeit der mathematischen Fahrzeugmodelle kénnen mit
solchen Softwarewerkzeugen mechatronische Fahrwerksysteme effizient entwickelt und deren
Auswirkungen auf das Fahrverhalten mit hinreichender Genauigkeit untersucht werden. In der
Dissertation von [Beiker06] wird beispielsweise ein mathematisches Fahrzeugmodell verwen-
det, um Verbesserungpotentiale des Fahrverhaltens durch vernetzte Fahrwerkregelsysteme zu

untersuchen.

MKS-Fahrzeugmodelle:
Fiir komplexere Aufgabenstellungen - wie die in der vorliegenden Arbeit beschriebene Bestim-
mung dynamischer Betriebslasten - werden in der Regel Mehrkorpersystem (MKS)-Fahrzeug-
modelle verwendet (s. Bild 2.6 und Abschnitt 3.1).
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2 Beitrag der neuen Methodik zum Entwurfsprozess mechatronischer Fahrwerke

Eine Ubersicht der sonstigen Einsatzmdglichkeiten von MKS-Fahrzeugmodellen im Fahrwerk-
bereich wird mit Tabelle 1 gegeben.

Bild 2.6: MKS-Modell des Porsche 911

Tabelle 1: Einsatzbereiche der MKS-Simulation im Fahrwerkbereich

Aufgabengebiete Beispiele
Achsauslegung Kinematik
Elastokinematik
NVH Achsanalyse
Fahrdynamikauslegung Léangsdynamik
Querdynamik
Vertikaldynamik
Komfort- und Aufbaubewegungen und -vibrationen

Schwingungsuntersuchungen | Lenkradvibrationen

Aggregatinduzierte Schwingungen u.a.

Betriebsfestigkeitsanalysen Statische Analyse der Achsbelastungen
Fahren auf unebener Fahrbahn

Missbrauchereignisse

Betriebslasten im aktiven Fahrwerk

Fiir Fahrzeuge ohne Regelsysteme haben die MKS-Fahrzeugmodelle inzwischen einen sehr ho-
hen Reifegrad erreicht. Neben der immer feineren Beschreibung der mechanischen Komponen-
ten durch flexible Korper sind komplexe Submodelle fiir den Reifen (s. Abschnitt 3.2), den Fahr-
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2.2 Werkzeuge und Modelle im mechatronischen Fahrwerkentwicklungsprozess

er und die Fahrbahn bereits Stand der Technik. Fiir die in der vorliegenden Arbeit angestrebte
Belastungsanalyse im Fahrwerk hat sich die Verwendung von MKS-Gesamtfahrzeugmodellen
als Standard etabliert. Eine detaillierte Beschreibung der Grundlagen zu MKS-Modellen und

zur Erstellung und Losung der Bewegungsgleichungen ist daher in Kapitel 5 zu finden.

2.2.2 Modellbasierte Funktionsentwicklung mechatronischer Systeme

Mit Hilfe der in Abschnitt 2.2.1 beschriebenen Gesamtfahrzeugmodelle werden im Fahrzeug-
entwicklungsprozess mechatronische Fahrwerksysteme, wie beispielsweise eine aktive Wank-
stabilisierung, konzeptioniert und entworfen. Als Werkzeug fiir die modellbasierte Entwicklung
(Modelbased Design) von Regelalgorithmen und Modellen fiir das Grundsystem (mechanisches
Fahrzeug), die Sensorik, die Aktorik und die Informationsverarbeitung mechatronischer Syste-
me im Fahrzeug hat sich das CACSD Werkzeug Matlab/Simulink iiber die Automobilindustrie
hinaus als Standard etabliert. Im Zusammenspiel mit einfachen mathematischen Fahrzeugmo-
dellen werden die Modelle einzelner oder verkniipfter mechatronischer Fahrwerksysteme heu-
te schon in frithen Phasen der Fahrzeugentwicklung fiir die Fahrdynamiksimulation und fiir
den Regelsystementwurf verwendet. Dabei arbeiten Systemlieferanten und Fahrzeughersteller
(OEM) sehr eng zusammen. Werden Regelsysteme durch Systemlieferanten entwickelt, bezie-

hen diese die Fahrzeugmodelle der OEMs und entwickeln auf deren Basis die Regelsystem-

funktionen.
Systemlieferant
OEM entwickelt/appliziert
stellt Fahrzeug- das Regelsystem mit
modell bereit Fahrzeugmodell
vom OEM

Gemeinsam abgestimmte Definition

der Ziele fiir das Fahrzeug und das

Subsystem
OEM bewertet o e . Systemlieferant
Subsystem in Gesamt —= liefert Modell
fahrzeugsimulation und E m ==+ des Regelsystems
-erprobung zusammen mit den - . an OEM zuriick
iibrigen Systemen BT -

Bild 2.7: Verteilte Entwicklungsprozesse bei OEM und Systemlieferant [Witte06]

Im Gegenzug erhilt der OEM den jeweils aktuellen Stand der Regelsystemmodelle. Die-
selben Prototypen-Regelsystemmodelle werden mittels automatischer Codegenerierung und

Rapid-Prototyping-Systemen auch in realen Versuchsprototypen verwendet, um beispielswei-
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2 Beitrag der neuen Methodik zum Entwurfsprozess mechatronischer Fahrwerke

se Lastkollektive fiir die Betriebsfestigkeit zu ermitteln. Dieser verteilte Entwicklungsprozess
wird durch Bild 2.7 verdeutlicht.

Zudem wird hierzu in [Oehler0O5] ein Beispiel gegeben, indem die Entwicklung und Simula-
tion eines Bremsenregelsystems in Verbindung mit einem mathematischen Fahrzeugmodell in
Matlab/Simulink beschrieben wird. Auf Aspekte der Zusammenarbeit zwischen Zulieferer und

OEM wird dabei ebenfalls eingegangen.

Fiir die vorliegende Arbeit bedeutet das, dass in frithen Phasen der Fahrzeugentwicklung heu-
te bereits Prototypenstidnde der Regelsysteme in Form von Matlab/SimulinkModellen verfiigbar
sind. Eine Methode, die eine Integration der Regelsystemmodelle in die Betriebslastsimulation
mit MKS-Modellen erméglicht, sollte die vorhandenen Regelsystemmodelle moglichst ohne

Zusatzaufwand nutzen konnen.

2.3 Heutige Defizite und Ansitze zur Problemlosung

Im Abschnitt 2.1 wurde bereits auf den interdisziplindren Charakter der Mechatronik und die
daraus resultierende Schnittstellenproblematik zwischen den Softwarewerkzeugen der unter-
schiedlichen Mechatronikdominen eingegangen. Die in der vorliegenden Arbeit angestrebte
Effizienzsteigerung im Fahrzeugentwicklungsprozess durch friithzeitiges Bereitstellen von Last-
daten des aktiven Fahrwerks fiir die Konstruktion richtet den Fokus auf die dafiir notwendige
Schnittstelle zwischen den Softwarewerkzeugen der Mechanik und der Steuerungs- und Rege-
lungstechnik. Um die heutigen Defizite bei der modellbasierten Bestimmung von Fahrwerkbe-
lastungen mittels virtueller Prototypen zu verdeutlichen, werden im Folgenden aktuelle Ver-

offentlichungen zu diesem Thema néher betrachtet:

In solchen wird hiufig das Uberfahren von Schlechtwegstrecken mit MKS-Fahrzeugmodellen
beschrieben. So beispielsweise in den Ausfithrungen von [Falkner0O6], der den Einfluss vergro-
Berter Vorderrdder auf die Fahrwerkbeanspruchung untersucht. Dazu wird ein MKS-Modell in
Adams/Car verwendet, mechatronische Fahrwerksysteme wie beispielsweise adaptive Dampfer
werden jedoch nicht beriicksichtigt.

Auch in [Kersten05] wird die Ermittlung von Fahrwerkbeanspruchungen beim Uberfahren
von Schlechtwegstrecken betrachtet. Untersucht wird der Einfluss einer Reifendruckerhéhung
auf die Radkrifte beim Abfahren eines Schlechtwegstreckenprofils, jedoch wiederum ohne me-

chatronische Fahrwerksysteme mit in die Betrachtungen einzubeziehen.

Anhand der beiden Beispiele wird deutlich, dass momentan die Schnittstelle zwischen Me-

chanik- und Regelungstechnikdomine bei der modellbasierten Entwicklung von Fahrzeugen
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2.3 Heutige Defizite und Anséitze zur Problemlésung

oft nicht beriicksichtigt wird, obwohl die Fahrzeuge mit mechatronischen Systemen ausgestat-
tet sind. Dass das nicht etwa an fehlenden Schnittstellen zwischen den Softwarewerkzeugen von
Mechanikdoméne und Regelungstechnikdomine liegt, zeigt der Artikel [Leopold05]. In diesem
werden Betriebsfestigkeitsuntersuchungen in der MKS-Simulation mit Beriicksichtigung von
aktiven Fahrwerksystemen behandelt. Beschrieben wird die Bestimmung des Einflusses einer
Wankstabilisierung und einer aktiven Federung auf die Beanspruchungen von Fahrwerkbautei-
len. Jedoch sind die betrachteten Manover von quasistationdrer Natur (z.B. konstante Kreis-
fahrt) und eine Validierung der simulierten Ergebnisse durch Messdaten fehlt. Durchgefiihrt
wird die Betriebslastbestimmung mit einem MKS-Fahrzeugmodell, an welches die Matlab/-
Simulink-Regelsystemmodelle mittels Co-Simulation (s. Abschnitt 4.3) angebunden sind. Das
Aufzeigen von Alternativen , eine genauere Untersuchung der Funktionsweise und moglicher
Einschrinkungen sowie die Nennung von Simulationsrichtlinien sind nicht Umfang der Verof-

fentlichung. In der vorliegenden Arbeit wird hierauf in den Kapiteln 4 und 5 eingegangen.

Die oben genannten Arbeiten spiegeln den momentanen Stand der Technik beziiglich der mo-
dellbasierten Bestimmung von Belastungen im aktiven Fahrwerk wieder. In den gegebenen Aus-
blicken stimmen die Autoren darin iiberein, dass die zukiinftigen Herausforderungen hinsicht-
lich der rechnergestiitzten Betriebslastbestimmung die Mitberiicksichtigung von Fahrzeugregel-
systemen und die Verbesserung der verwendeten Modelle sind. Zudem wird aus obigen Ausfiih-
rungen der Bedarf deutlich, die vorhandenen Schnittstellen zwischen den Softwarewerkzeugen
der Mechanik (MKS-Werkzeuge) und denen der Regelungstechnik (CACSD-Werkzeuge) zu

untersuchen und Richtlinien fiir deren Verwendung abzuleiten.

In der vorliegenden Arbeit werden daher die verfiigbaren Schnittstellen zwischen Mechanik-
und Regelungstechnikdoméne (Bild 2.8) bei der Entwicklung mechatronischer Fahrwerksyste-
me am Beispiel verfiigbarer Modelle untersucht (s. Kapitel 4).

CACSD: Regelsystemmodelle MKS: Fahrzeugmodell

Pl @ures nam

Bild 2.8: Lastbestimmung im mechatronischen Fahrwerk: Notwendige Modelle
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2 Beitrag der neuen Methodik zum Entwurfsprozess mechatronischer Fahrwerke

Diejenige Moglichkeit zur Integration, welche zur modellbasierten Lastbestimmung in me-
chatronischen Fahrwerken am besten geeignet ist, wird ausgewéhlt (s. Kapitel 4.5) und Richt-
linien zu deren Verwendung durch genaue Betrachtung der Theorie und Funktionsweise abge-
leitet (s. Kapitel 5). AnschlieBend wird anhand eines exemplarischen Anwendungsbeispiels die
Tauglichkeit der Methode fiir die modellbasierte Bestimmung von Belastungen im mechatroni-
schen Fahrwerk gezeigt (s. Kapitel 6).

Dazu wird im Unterschied zu [Leopold05] die Auslegung von Fahrwerkbauteilen fiir relevante,
hochdynamische Bremsmandver mit ABS-Eingriff auf ebener und unebener Fahrbahn unter-
sucht. Dies stellt momentan - neben Missbrauchs-Simulationen (z.B. Bordsteiniiberfahrten) -
eine grof3e Herausforderung auf dem Gebiet der rechnergestiitzten Betriebslastbestimmung dar.
Die Giite der Simulationsergebnisse wird dabei durch Vergleich der Simulations- mit Messer-

gebnissen bewertet.

Aus den daraus gewonnenen Ergebnissen werden Folgerungen abgeleitet, die in Zukunft die
Giite und Aussagesicherheit der modellbasierten Bestimmung von Belastungen im mechatroni-

schen Fahrwerk verbessern werden (s. Kapitel 7).
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3 Beschreibung der verwendeten Modelle

Die Untersuchung komplexer technischer Fragestellungen in der Fahrwerkentwicklung wie bei-
spielsweise die Bestimmung der Betriebslasten bei Fahrten iiber unebene Stralen, wird auf-
grund der auftretenden Nichtlinearitdten der Bewegungen und Krifte hauptsidchlich mit Mehr-
korpersystemmodellen durchgefiihrt (s. Tabelle 1: Einsatzbereiche von MKS-Modellen). Da
MKS-Modelle - wie das reale Fahrzeug - aus vielen Einzelteilen aufgebaut sind, deren Bewe-
gungen und Krifte nach den Gesetzen der Mechanik bestimmt werden, konnen Schnittkrifte an
einzelnen Bauteilen ermittelt werden.

Fiir die Erstellung und Simulation solcher Mehrkorpersystemmodelle haben sich im letzten
Jahrzehnt diverse Simulationswerkzeuge etabliert. Im Automobilbau sind das z.B. Adams/Car
von MSC.Software und Simpack von INTEC. Bedingt durch die gegebene Softwareinfrastruk-
tur der Porsche AG kommt in der vorliegenden Arbeit das Softwarepaket Adams/Car von
MSC.Software zum Einsatz. Das fiir die angestellten Untersuchungen verwendete MKS-Modell
des Porsche 911 Sportwagens wird in Abschnitt 3.1 vorgestellt. Fiir detaillierte Informationen
tiber Aufbau und Theorie des MKS-Modells wird auf das Theoriekapitel 5 verwiesen.

Die zusammen mit dem MKS-Fahrzeugmodell verwendeten Reifenmodelle sind als Schnitt-
stelle zwischen Fahrzeug und Fahrbahn von zentraler Bedeutung fiir die Giite der Simulations-
ergebnisse. In Abschnitt 3.2 werden das mathematische Pacejka Reifenmodell sowie das physi-
kalische RMOD-K Reifenmodell beschrieben.

Fiir die Simulation von MKS-Modellen mit aktivem Fahrwerk sind Modelle der mechatro-
nischen Fahrwerksysteme notwendig. Fiir die Entwicklung und Simulation mechatronischer
Systeme hat sich das CACSD Werkzeug Matlab/Simulink als Standard etabliert. Auch die in
der vorliegenden Arbeit verwendeten Modelle der mechatronischen Systeme liegen in Form
von Matlab/Simulinkmodellen vor. Sie werden in Abschnitt 3.3 beschrieben.

3.1 Mehrkorpersystem-Fahrzeugmodell

Im folgenden wird eine kurze Beschreibung des in der vorliegenden Arbeit standardméfig ver-
wendeten MKS-Fahrzeugmodells gegeben (s. Bild 3.1).

Das MKS-Fahrzeugmodell besteht aus folgenden Baugruppen:
e Vorderachse mit Lenksystem und Stabilisator:

Hilfsrahmen und StoBdampfer flexibel, Lenkanlage nachgiebig durch Ersatzsteifigkeiten,

starre Fahrwerklenker und starrer Stabilisator
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3 Beschreibung der verwendeten Modelle
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| Starrer Fahrzeugaufbau

Antriebsstrang

——

Stralenmodell |

. 7

Servolenkung

Reifenmodell:
Pacejka/RMOD-K

McPherson Vorderachse:
starre sowie flexible Komponenten

Starrkorper

Bild 3.1: Hybrides MKS-Fahrzeugmodell in Adams/Car

Réder/Reifen der Vorder- und Hinterachse:

Felgen starr, wahlweise Pacejka oder RMOD-K Reifenmodell

Hinterachse mit Stabilisator:

Hilfsrahmen, Stabilisator und Lenker starr, flexible StoBddmpfer

Karosserie:

Starrkdrpermodell mit Ersatztorsionssteifigkeit

Motor:
Starrkorpermodell mit Kennlinien zur Berechnung des Motormoments aus der Fahrpe-
dalstellung und der Motordrehzahl

Antriebsstrang mit Schalt- und Achsgetriebe:
Kennlinienmodelle fiir Getriebe und Achsdifterenzial, Antriebswellen als Starrkorper mit

Ersatzsteifigkeiten fiir Torsionsschwingungen

Bremssystem:

Mathematische Umrechnung der Bremspedalstellung in Bremsdruck und Bremsmoment.
Dieses im MKS-Fahrzeugmodell verwendete Bremssystem wird fiir die in Kapitel 6
durchgefiihrten ABS Simulationen komplett durch ein Matlab/Simulink Bremsmodell er-

setzt. Neben Bremsgestinge und Bremskraftverstarker enthélt das neue Simulink-Brems-



3.2 Verwendete Reifenmodelle

enmodell auch Teilmodelle fiir den Ventilblock des Porsche Stability Management (PSM,
s. Kapitel 3.3) und die Bremshydraulik (Bremsleitungen und Bremssiittel).

Bei dem verwendeten MKS-Modell handelt es sich um ein so genanntes hybrides MKS-
Modell, da neben starren auch flexible Korper enthalten sind. Die Schnittstellen zu den Rei-
fenmodellen sind die als Starrkdrper modellierten Felgen. Die Reifenkrifte werden auf den
Felgenmittelpunkt umgerechnet, wo sie dann auf das MKS-Modell wirken.

Die verwendeten Straenmodelle sind wahlweise ideal ebene Fahrbahnen oder mit einem op-
tischen Messverfahren erzeugte Straenmodelle realer Streckenabschnitte des Priifgelédndes im
Entwicklungszentrum Weissach.

3.2 Verwendete Reifenmodelle

Fiir Untersuchungen auf den Gebieten Fahrdynamik, NVH und Betriebsfestigkeitsanalysen sind
diverse Reifenmodelle entwickelt worden. Fiir die vorliegende Arbeit waren das Pacejka Reifen-
modell (Magic Formula 5.2.1, s. [Pacejka02]) von Delft/TNO und das RMOD-K Reifenmodell
der Firma Gedas verfiigbar [Oertel06].

Beim Pacejka Reifenmodell handelt es sich um ein mathematisches Kennlinienmodell, da es
gemessene Reifenkraftkennlinien, wie beispielsweise die Liangskraft-Schlupf-Kurve, in Form

mathematischer Gleichungen nachbildet und zwischen verschiedenen Kennlinien interpoliert
(s. Bild 3.2).

Im Gegensatz dazu handelt es sich beim RMOD-K Reifenmodell um ein physikalisches Rei-
fenmodell. Physikalische Modelle zeichnen sich dadurch aus, dass sie ein betrachtetes System
auf ein funktionell gleichwertiges Ersatzsystem reduzieren. Dazu wird auf bekannte physikali-
sche GesetzmiBigkeiten zuriickgegriffen (z.B. Satz der Energieerhaltung, Hook’sches Gesetz)
und es werden Elastizitits- und Masseeigenschaften des zu beschreibenden Systems beriick-
sichtigt. Beispiele fiir physikalische Modelle sind MKS- und FEM-Modelle. Zur analytischen
oder numerischen Untersuchung miissen die physikalischen Modelle nach den Gesetzen der
Dynamik (z.B. mit Hilfe der Lagrange’schen Gleichungen bei MKS-Systemen; s. Kapitel 5.4)
in mathematische Modelle (Beschreibung durch Ordinary Differential Equations ODEs, und
Differential Algebraic Equations DAESs) iiberfiihrt und von Gleichungssolvern gelost werden.
Das mathematische Pacejka Reifenmodell ist hauptsichlich fiir den Einsatz bei Fahrdynamik-
untersuchungen geeignet, wohingegen das physikalische RMOD-K Reifenmodell mit flexiblem
Ring und Giirtel fiir NVH (Noise Vibration Harshness) Schwingungsuntersuchungen sowie die

Lastdatengenerieung fiir Betriebsfestigkeitsanalysen geeignet ist. Im Verlauf der vorliegenden
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3 Beschreibung der verwendeten Modelle

Arbeit hat sich jedoch herausgestellt, dass das mathematische Pacejka Reifenmodell in gewis-

sen Grenzen auch fiir die Generierung von Lastdaten geeignet ist.

In den folgenden beiden Kapiteln wird deshalb sowohl auf das mathematische Pacejka Rei-
fenmodell als auch auf das physikalische RMOD-K Reifenmodell - in der fiir die Differenzie-

rung beider Reifenmodelle notwendigen Tiefe - eingegangen.

3.2.1 Beschreibung des mathematischen Pacejka Reifenmodells

Das mathematische Pacejka Reifenmodell verwendet die so genannte Magic Formula, um ge-
messene Reifenkraftkennlinien nachzubilden (s. Bild 3.2 und [Pacejka02]). Fiir die Bestimmung
der Magic Formula eines Reifens ist die Identifizierung von bis zu 40 Pacejka-Koeffizienten

notwendig, wofiir zahlreiche Priifstandsversuche durchgefiihrt werden miissen.

. F R, x
Pacejka =
y Magic Formula R,y
N > (bis zu 40 Pacejklei_ Koeffizienten) > MR )
R,y ’
F d M R,y ,Roll
.z Al]
M R,z

Bild 3.2: Ein- und Ausgangsgroflen des Pacejka Reifenmodells

Wie in Bild 3.2 schematisch dargestellt, berechnet das Pacejka Reifenmodell mit der Magic
Formula die am Reifen wirkenden translatorischen Krifte Fr, und F, sowie die Momente
My« (Reifenkippmoment), Mgz, (Rollwiderstandsmoment) und My, . (Lenkungsriickstellmo-
ment). Die dafiir notwendigen Eingangsgrofen sind der Schriglaufwinkel «, der Radsturz v,
der Reifenldngsschlupf A, und die Radlast Fg .

Am Besten eignet sich das Pacejka Reifenmodell fiir Fahrdynamikuntersuchungen auf ebener
Fahrbahn. Wie die meisten mathematischen Modelle hat auch des Pacejka Reifenmodell den
groBBen Vorteil, dass zur Bestimmung der Reifenkrifte nur sehr kurze Rechenzeiten bendtigt
werden, da explizite Verfahren zur Losung der Modellgleichungen verwendet werden und die
Uberfiihrung eines physikalischen Modells in ein mathematisches Modell, wie es beispielswei-
se bei MKS-Modellen der Fall ist, entfillt.
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3.2 Verwendete Reifenmodelle

Nachteilig ist jedoch, dass es fiir Simulationen auf unebenem Untergrund meist nicht geeig-

net ist, obwohl die radiale Reifenfederung beriicksichtigt werden kann. Der Grund hierfiir ist,
dass der punktformige Kontakt zwischen Reifen- und Fahrbahnmodell nur bei sehr langwel-
ligen Unebenheiten zu plausiblen Reifenkriften fithrt. Lauft der Punktkontakt {iber eine sehr
kurzwellige Unebenheit, ergeben sich unrealistische Reifenkrifte. In [Sistla06] wird gezeigt,
dass das mathematische Pacejka Reifenmodell aufgrund der eben beschriebenen unzureichen-
den Fahrbahnkontaktmodellierung fiir Betriebslastuntersuchungen auf unebenen Fahrbahnen
nicht geeignet ist. Hierzu muss laut [Sistla06] auf physikalische Reifenmodelle, wie das in Ab-
schnitt 3.2.2 beschriebene RMOD-K Reifenmodell, zuriickgegriffen werden.
Im Verlauf der vorliegenden Arbeit hat sich herausgestellt, dass das Pacejka Modell fiir Be-
triebslastuntersuchungen auf ebenem Untergrund verwendet werden kann, solange keine hoch-
dynamischen Vorginge wie bei ABS-Bremsungen stattfinden. Bei Kreisfahrten oder Slalom-
fahrten liefert das Pacejka Reifenmodell brauchbare Ergebnisse (s. [Brendel06]) und benotigt
dafiir nur ca. 5 % bis 10 % der Rechenzeit des im Folgenden beschriebenen RMOD-K Reifen-
modells.

3.2.2 Beschreibung des physikalischen RMOD-K Reifenmodells mit flexibler Struktur

Beim flexiblen RMOD-K Reifenmodell (Reifenmodell fiir Komfortuntersuchungen) der Fir-
ma Gedas handelt es sich um ein physikalisches Reifenmodell. Wie in der Einleitung des ak-
tuellen Kapitels beschrieben, zeichnen sich physikalische Modelle durch eine Reduktion der
betrachteten Systemstruktur auf ein funktionell gleichwertiges Ersatzsystem aus (s. Bild 3.3).
Zur analytischen oder numerischen Untersuchung wird das physikalische Reifenmodell in ein
mathematisches Modell (Beschreibung durch ODEs, DAEs) iiberfiihrt und vom RMOD-K Glei-
chungssolver gelost.

Das RMOD-K Reifenmodell besteht im Aufbau aus zwei Teilen, dem Struktur- und dem Kon-
taktteil. Zu jedem Integrationsschritt tauschen beide Teile Informationen iiber Positionen, Ge-
schwindigkeiten und Krifte aus [Oertel06].

Der Strukturteil beschreibt den inneren strukturellen Aufbau eines realen Reifens, der aus
verschieden orientierten Lagen aus Textil- und Stahlfasern besteht. Die Grundlage der Struktur-
teilmodellierung ist eine der Finiten-Element-Methode (FEM) dhnliche Methode (aus Griinden
der Rechenzeit wird nicht die FEM-Methode verwendet), durch welche die inneren Lagen des
realen Reifens als Hiillfliche aus kleinen Netzelementen beschrieben werden (s. Bild 3.3). Jedes
Netzelement besteht aus vier Massepunkten, welche iiber Kraftkoppelelemente (Feder, Ddmpf-

er) untereinander und mit Massepunkten benachbarter Elemente interagieren (s. Bild 3.4).
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3 Beschreibung der verwendeten Modelle

Flexibler Reifen Finite Elemente Netz Netz mit Kraftelementen

Stralenkontakt

Bild 3.3: Flexibles RMOD-K Reifenmodell am Beispiel eines Radialreifens

Entsprechend der Einwirkung des Reifeninnendrucks und der Reifenkrifte, welche im weiter
unten beschriebenen Kontaktteil des RMOD-K Reifenmodells bestimmt werden, bewegen sich
die Massepunkte entlang ihrer translatorischen Freiheitsgrade. Das Reifenmodell ist dadurch in
der Lage, die reale Verformung des Reifens nachzubilden. Die Parameter des Strukturteils sind
die translatorischen Steifigkeiten und Dampfungswerte der in Bild 3.3 und Bild 3.4 dargestellten
Kraftelemente, die Koordinaten der Massepunkte des unbelasteten Reifens, die Biegesteifigkei-
ten zwischen den Massepunkten, die Orientierung der Giirtelkarkasse, die Reifenmasse und der
effektive Rollradius.

Giirtelkraftelemente
(Giirtelkarkasse)

Kraftelemente fiir
Lateralkraft
(Radialkarkasse)

Kraftelemente fiir
Umfangskraft

Kraftelemente fiir
Seitenwandtorsion

e Fixe Massenpunkte am Felgenrand
© Lose Massenpunkte

Bild 3.4: Struktur des flexiblen RMODK-Reifenmodells

Im Kontaktteil des RMOD-K Reifenmodells wird die Interaktion zwischen Reifen und Fahr-
bahn dargestellt.
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3.2 Verwendete Reifenmodelle

Die Profilschicht des realen Reifens wird mittels eines Gummischichtmodells beschrieben,
welches sich iiber der Strukturschicht befindet. Der Kontaktteil des Reifenmodells detektiert
iber so genannte Sensorpunkte (s. Bild 3.5), ob Kontakt zum Straenmodell besteht.

Aufbau der Kontaktschicht Kraftverteilung innerhalb eines Elements
Fy ~e—T 12
Gtirtelumfang / P3 P,
Jr C o .
o O
o O
® O +- Faen
®S—©—o5@
Py P1
Gummischicht Fy F
1

® Massepunkte auf Reifengiirtel des Strukturteils (P)  F ...F : Schnittkréfte zum Strukturteil
O Sensorpunkte auf Gummischicht des Kontaktteils F : Kraftverteilung an Sensorpunkten

Bild 3.5: Kontaktschicht des flexiblen RMODK-Reifenmodells [Oertel97]

Die Normalkraftverteilung der Reifenaufstandsfliche wird mittels Auswertung der Boden-
funktion (x,z) am jeweiligen Sensorpunkt und der angenidherten Gummielastizitdt ermittelt.
Letztere wird in vertikaler und tangentialer Richtung aus nicht linearen Funktionen der ortlich
wirkenden Krifte errechnet. Die Tangentialkrifte (x,y-Ebene) setzen sich aus Haft- und Gleit-
effekten zusammen und werden aus Normalkraft, Reifenschlupf und dem zugehorigen Reibwert
der Reibpaarung Reifen/Stralle bestimmt. Der Reibwert als Funktion des Reifenschlupfs und
der Normalkraftverteilung im Kontaktbereich ist ein durch Reifenmessungen zu identifizieren-
der Modellparameter [Oertel06].

Die Gleichungen des Struktur- und Kontaktteils werden durch einen eigenen Solver des
RMOD-K Modells gelost. Fiir jeden Schritt des Adams/Solvers errechnet der RMOD-K-Solver
mit kleineren Schrittweiten die Verformungen des Reifens und die resultierenden Felgenkrifte
und -momente, welche im Felgenmittelpunkt als Eingangsgrolen des MKS-Fahrzeugmodells
wirken [Oertel06]. Der Datenaustausch zwischen RMOD-K-Solver und MKS-Modell wird
durch codeinterne Funktionsaufrufe im MKS-Datensatz gesteuert (s. Abschnitt 4.4). Der grol3e
Vorteil des flexiblen RMOD-K Reifenmodells ist dessen Fahigkeit, StraBenunebenheiten mit ei-
ner Wellenldnge im einstelligen Millimeterbereich zu beriicksichtigen [Oertel06]. Im Vergleich
zum Pacejka Reifenmodell, welches diesen Vorteil nicht bietet, sind die Rechenzeiten jedoch
um ein Vielfaches (Faktor 10 bis 20) grofer.
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3 Beschreibung der verwendeten Modelle

3.3 Regelsystemmodelle

Fiir die Entwicklung und Simulation von Regelsystemen hat sich in der Automobilindustrie
Matlab/Simulink als Standard etabliert. Auch das in der vorliegenden Arbeit verwendete PSM
(Porsche Stability Management) Fahrwerkregelsystemmodell liegt in Form eines Simulinkmo-
dells vor (s. Bild 3.6).

Es enthilt folgende Teilfunktionen:
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e ABS (Antiblockiersystem)

Das ABS System verhindert das Blockieren der Ridder bei Bremsungen und erhilt da-
bei die Lenkbarkeit des Fahrzeugs. Die Regelgrolen sind die Bremsschliipfe an den vier
Rédern. Als StellgroBen werden gesteuerte Bremsdruckgradienten ausgegeben, die ein
Blockieren der Rider verhindern, und so eine optimale Verzogerung des Fahrzeugs ge-
wihrleisten.

ASR (Antriebsschlupf-Regelung)

Das ASR System regelt das vom Motor zur Verfiigung gestellte Moment, sowie die
Bremsdriicke an den einzelnen Rédern bei Beschleunigungsvorgingen. Falls die Mo-
mentanforderung durch den Fahrer fiir die vorliegenden Traktionsverhéltnisse zu grof3 ist
und die Antriebsriader durchzudrehen drohen, wird das Motormoment durch einen ASR-
Reglereingriff begrenzt. Als StellgroBen werden zwei Signale an das Motorsteuergerit
ausgegeben: Das Signal ASR fast” und ”"ASR slow”. Mit dem Signal ”ASR fast” wird
iber eine Ziindzeitpunktregelung, mit dem Signal ”ASR slow” iiber die Drosselklappen-
stellung das Moment des Motors geregelt. Ferner konnen Rider mit einer hohen Tendenz

zum Durchdrehen durch ASR mittels gezielter Bremseingriffe abgebremst werden.

MSR (Motor-Schleppmoment-Regelung)

Die MSR ist eine Funktion, welche das Motorschleppmoment im Fall einer abrupten
Gaspedalwegnahme durch leichtes Gasgeben reduziert oder vollstindig kompensiert. Da-
durch wird die Entlastung der Hinterachse bei Gaswegnahme reduziert und eine Last-
wechselreaktionen des Fahrzeuges verhindert. Als Stellgro3e sendet das PSM eine An-

forderung zur Motormomenterh6hung an das Motorsteuergeriit.

FZR (Fahrzeug-Regler, besser bekannt als ESP)
Der Fahrzeugregler unterstiitzt den Fahrer in Fahrsituationen, in welchen das Fahrzeug
zum Unter- oder Ubersteuern neigt (s. Bild 3.7). Durch gezielte Bremseingriffe an den

jeweiligen Ridern wird ein Moment um die Gierachse erzeugt, welches das Fahrzeug



3.3 Regelsystemmodelle

stabilisiert. Die vom FZR auf das Fahrzeug wirkenden Stellgroflen sind die Bremsdriicke

in den Bremssitteln der vier Riadern.

Istbremsdriicke py,,,,. 1,

Ventilblock
ECU/Regler

oPipe_mod2ind o findod

Sensorsignalevon Fahrzeugmodell :

Gierrate ,
Raddrehzahlenng,,,
Querbeschleunigung a ,, Stellsignale an Fahrzeugmodell :
Motormoment M ,,,,,,. Radbremsmomente M g,
Lenkradwinkel ¢, P prems, 151

M

Motor

Bild 3.6: Simulinkmodell des Porsche Stability Management (PSM)

Untersteuern Ubersteuern
g9
A\ ohne ESP A
ESP

o»n

Bild 3.7: FZR/ESP im Unter- und Ubersteuerfall [Zanten06]
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3 Beschreibung der verwendeten Modelle

Alle oben beschriebenen Teilfunktionen des PSM-Systems sind bereits ausreichend in
der Fachliteratur beschrieben. Fiir detailliertere Informationen zu deren Funktionsweise wird
deshalb auf die Werke von [Isermann06], [RajamaniO6], [BoschOS5], [Burckhardt93] und
[Zomotor87] verwiesen. Erstellt wurde das PSM-Modell bei dem Systemlieferanten, der das

System fiir die aktuellen Porsche Sportwagen entwickelt hat.

Das PSM-Modell besteht zum Einen aus dem eigentlichen Regler, der aus den Sensorinfor-
mationen die Regelabweichungen zu den Sollvorgaben errechnet und damit StellgréBen (Ventil-
strome bei ABS, FZR oder Motormomentanpassung bei ASR, MSR) an die Stellglieder (PWM-
Bremsdruckregelventile, Motorsteuergerit) errechnet. Zum Anderen besteht das PSM-Modell
aus Teilmodellen fiir die hydraulische Ubertragungsstrecke zwischen PSM-Ventilblock und den
Radbremssitteln. Darin enthalten sind das Ubertragungsverhalten der Bremsdruckregelventile,
des PSM-Ventilblocks, der Bremsleitungen sowie der Bremssiittel (s. Bild 3.6).

Der Modellregler entspricht dem Regler, der als Maschinencode im Steuergerit des realen
Fahrzeugs verwendet wird. Modellfehler konnen beim ABS-Regler somit nicht auftreten. An-
ders verhilt es sich bei den Modellen fiir die hydraulische Ubertragungsstrecke. Hier kénnen
aufgrund von Modellannahmen Abweichungen zwischen Modell und Realitét auftreten.

Die mittels der Teilmodelle fiir die Bremshydraulik ermittelten Bremssatteldriicke miissen
abschlieBend in entsprechende Bremsmomente umgerechnet werden, welche auf die jeweili-
gen Réder wirken. Diese Umrechnung findet standardmifig ebenfalls im PSM-Modell statt (im
Block “Bremssittel” in Bild 3.6), musste jedoch im Laufe der vorliegenden Arbeit verfeinert
werden, um die Ergebnisgiite bei ABS-Bremsungen zu verbessern. Eine detaillierte Beschrei-
bung dieser Anpassung und der Auswirkungen auf die Ergebnisgiite bei der Bestimmung von
Fahrwerkbeanspruchungen ist in Abschnitt 6.1.5 zu finden.

Die bereits in Kapitel 2 beschriebene Schnittstellenproblematik zwischen Mechanik- und
Regelungstechnikdomiine des mechatronischen Entwicklungsprozesses wird in diesem Kapitel
konkret am Beispiel der verfiigbaren Modelle deutlich. Die Tatsache, dass die Modelle mecha-
tronischer Fahrwerksysteme meist in Form von Simulinkmodellen vorliegen und das mit MKS-
Fahrzeugmodellen die Fahrwerkbeanspruchungen bestimmt werden konnen, zeigt die Notwen-

digkeit der Kopplung beider Simulationswerkzeuge.

Im folgenden Kapitel werden deshalb die Moglichkeiten beschrieben, die derzeit zur Kopp-
lung der hier beschriebenen Adams/Car und Matlab/Simulink verfiigbar sind. AbschlieBend
wird dann erortert, welche Kopplungsmoglichkeit am besten fiir die Bestimmung von Bean-
spruchungen im mechatronischen Fahrwerk geeignet ist.
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4 Integration von Mehrkorpersystem-Fahrzeugmodellen

in Modelle mechatronischer Systeme

In den Kapiteln 2 und 3 wurde die Notwendigkeit der Mitbetrachtung von Regelsystemen in
der Mehrkorpersimulation zur Bestimmung von Belastungen im mechatronischen Fahrwerk
beschrieben.

Hier wird nun darauf eingegangen, welche Moglichkeiten verfiigbar sind, um das in Abschnitt
3.1 beschriebene MKS-Fahrzeugmodell mit dem in Abschnitt 3.3 beschriebenen PSM-Regel-
systemmodell zu verkniipfen. Wie bereits in den Abschnitten 3.1 und 3.3 beschrieben, wird
in der vorliegenden Arbeit das Softwarepaket Adams/Car zur Simulation von MKS-Fahrzeug-
modellen und Matlab/Simulink fiir die Regelsystemmodelle verwendet. Deshalb beschrianken
sich hier die Ausfithrungen auf eben diese beiden Werkzeuge. Fiir einen Uberblick iiber alle
vorhandenen Moglichkeiten zur Verkniipfung von Mehrkorpersystem- und CACSD-Software

sei auf [Vaculin04] verwiesen.

4.1 Eigenschaften von Verkniipfungskonzepten

In [Vaculin04] wird eine Klassifizierung aller verfiigbaren Verkniipfungsarten vorgenommen. In
Anlehnung daran wird fiir die vorliegende Arbeit eine Klassifizierung in folgende wesentliche

Eigenschaften vorgenommen:

e Uni- oder bidirektionaler Datenfluss

e Schema der numerischen Integration:
Unterscheidung in tight/weak coupling. Bei der tight coupling wird die numerische Inte-
gration in einem Simulationswerkzeug - also entweder komplett in Simulink oder Adams
- durchgefiihrt. Das Gegenteil ist die weak coupling. Hierbei wird die numerische Integra-
tion von MKS-Modell und Reglermodellen getrennt durchgefiihrt. Der Vorteil ist, dass fiir
die jeweiligen Modelle speziell fiir deren Losung optimierte Solver verwendet werden.

e Single- oder Multiprocess Losung:
Unterteilung der Kopplung in Ein- oder Mehrprozesslosungen. Eine Singleprocess Lo-
sung ist beispielsweise die Implementierung von Reglercode in Adams als General State
Space Equation. Die Co-Simulation ist hingegen ein Beispiel fiir eine Multiprocess Lo-
sung, da mehrere Solver und damit mehrere Rechnerprozesse zur Losung des Problems

verwendet werden.
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4 Integration von Mehikorpersystem-Fahizeugmodellen in Modelle mechatronischer Systeme

e Datentransfer durch Dateiaustausch, Interprocess Communication oder codeinterne Funk-

tionsaufrufe:

Der Dateiaustausch wird meist verwendet, wenn ein Werkzeug als Pre-Prozessor eines
anderen Werkzeugs fungiert und die auszutauschende Datenmenge sehr groB ist. Die In-
terprocess Communication (IPC) hingegen wird verwendet, wenn die auszutauschende
Datenmenge iiberschaubar ist. Hiufig wird dabei auf Betriebssystemfunktionalititen wie
beispielsweise das TCP/IP Protokoll oder Daten-Pipes (s. [Microsoft07], [Linux04] und
[GerschauO1]) zuriickgegriffen.

Codeinterner Datenaustausch bedeutet beispielsweise, dass bei der Einbindung von C-
Reglercode in die MKS-Software codeinterne Funktionsaufrufe und Parameterlisten ver-
wendet werden, die den Informationstransfer zwischen C-Reglercode und MKS-Code
steuern.

MSC.Software stellt mit dem Plugin Adams/Controls fiir Adams ein Werkzeug zur Verfiig-

ung, mit dem die Simulation von Adams-MKS-Modellen in Kombination mit Matlab/Simulink
Regelsystemmodellen moglich ist. Hierzu bietet Adams/Controls drei voneinander verschiede-
ne Moglichkeiten (s. Bild 4.1):
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Schnittstellenvarianten

Continuous Mode:

ADAMS | Code Schnittstelle | | Matlab/Simulink
MKS Fahrzeugmodell > FORTRAN Code > Regelsystemmodelle
lineare oder nichtlineare DGLs i =

Discrete Mode:
Co-Simulation

E mEmmam

In-/Output ‘4

Control System Import:
Inverse Code Schnittstelle

C Code
lineare oder nichtlineare DGLs

,[ . Integration

- Datenfluss

Bild 4.1: Schnittstellen zwischen Adams und Matlab/Simulink

e Die erste Moglichkeit ist der so genannte Function Evaluation Method (auch Continuous
Mode genannt), bei der die MKS-Bewegungsgleichungen durch den Matlab/Simulink
Solver zusammen mit den Regelalgorithmen gelost werden. In Abschnitt 4.2 wird die
Function Evaluation Method niher beschrieben.



4.2 Losung der Mehrkompersystem Bewegungsgleichungen und
Regelalgorithmen in Simulink (Function Evaluation Method)

e Die zweite Moglichkeit, bei der es sich um die Co-Simulation - oder parallele Simulation
- von Adams- und Simulinksolver handelt, wird auch als Discrete Mode bezeichnet. Auf

die Details der Co-Simulation wird in Abschnitt 4.3 eingegangen.

e Die dritte Moglichkeit ist die Einbindung von C-Reglercode in Adams (Control System

Import), welche genauer in Abschnitt 4.4 beschrieben wird.

Im Folgenden werden diese drei von Adams/Controls bereit gestellten Verkniipfungsmoglich-
keiten von MKS- und Modellen mechatronischer Fahrwerksysteme nach obigen Eigenschaften

charakterisiert und beschrieben.

4.2 Losung der Mehrkorpersystem Bewegungsgleichungen und
Regelalgorithmen in Simulink (Function Evaluation Method)

Unidirektionaler Datenfluss, tight coupling, Single Process, codeinterner Informationsaustausch

Die Einbindung von Mehrkorpersystemmodellen in Entwurfssoftware fiir Regelsysteme
wie beispielsweise Matlab/Simulink wurde erstmals anfangs der 1990er Jahre realisiert. In
[Larsson00] wird diese Methode auch Modelltransfer oder Continuous Mode genannt, weil die
Bewegungsgleichungen des MKS-Modells nach Simulink exportiert werden.

Da die Simulink-Solver nicht in der Lage sind, die in Adams iiblicherweise auftretenden DAE-
Gleichungssysteme zu l6sen, werden diese zuerst mittels den Lagrange’schen Gleichungen 2.
Art (s. Kapitel 5.4.1) in ein nichtlineares Differentialgleichungssystem iiberfiihrt. Ebenfalls
moglich ist der Export eines um einen Betriebspunkt linearisierten Gleichungssystems in Zu-
standsraumdarstellung. Die weiteren Ausfiithrungen beschrinken sich jedoch auf den Export der
nichtlinearen Bewegungsgleichungen, da ein linearisiertes Fahrzeugmodell fiir die angestrebte

Lastbestimmung im aktiven Fahrwerk wenig hilfreich ist.

Das nichtlineare Differentialgleichungssystem, welches das MKS- Modell beschreibt, wird in
Simulink als s-Function mit entsprechenden Ein- und Ausgéngen eingebunden und durch den
Simulinksolver gelost. Diese Methode wurde anfangs der 1990er Jahre bevorzugt, da damals
die Rechenleistung fiir weak coupling Methoden wie beispielsweise die Co-Simulation (s. Ka-
pitel 4.3) noch unzureichend war. Auflerdem ist nachgewiesen worden, dass die Co-Simulation
in bestimmten Fillen zu instabilem Systemverhalten fithren kann [KueblerOO]. Dennoch stellte
sich schnell heraus, dass die Solver der Regelungsentwurfswerkzeuge (z.B. Simulink) fiir die
Losung komplexer Mehrkorpersysteme, die nur durch DAE-Gleichungssysteme beschrieben
werden konnen, nicht geeignet sind [Vaculin04]. Genau das ist auch in der vorliegenden Arbeit
der Fall.
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4 Integration von Mehikorpersystem-Fahizeugmodellen in Modelle mechatronischer Systeme

Die fiir die Einbindung und Losung des in Abschnitt 3.1 beschriebenen MKS-Fahrzeugmodells
in Matlab/Simulink notwendige Umformung des DAE-Gleichungssystems in ein ODE-Gleich-
ungssystem ist aufgrund der Modellkomplexitit (z.B. kinematische Schleifen, flexible Korper)
nicht moglich. AuBlerdem treten - wie spiter in Abschnitt 5.4.1 beschrieben wird - bei einem
ODE-System nach den Lagrange’schen Gleichungen 2. Art die Lagerkrifte nicht explizit in
den Bewegungsgleichungen auf, was die angestrebte Bestimmung der Fahrwerkbelastungen im
Rechner mit der Function Evaluation Method nicht erlaubt. Hierfiir ist die Darstellung in Form
Differentialalgebraischer Gleichungen (DAEs) notwendig, welche - wie bereits erwéhnt - die
Simulink-Solver nicht 16sen konnen. Der Vollstindigkeit halber sei gesagt, dass in [Koch05] ge-
zeigt wird, wie die Belastungen aus den Lagrange’schen Gleichungen 2. Art bestimmt werden
konnen. Mittels des Newton-Euler Verfahrens werden die Schnittlasten der Gelenke aus den Ge-
lenkbeschleunigungen und den Massen der angebundenen Korper errechnet. Diese Moglichkeit
ist jedoch nur mit erheblichem Zusatzaufwand realisierbar und wird daher in der vorliegenden
Arbeit nicht betrachtet.

Aus oben genannten Griinden ist die Function Evaluation Method fiir die Bestimmung der

Belastungen im mechatronischen Fahrwerk nicht geeignet.

4.3 Co-Simulation von Mehrkorpersystem-Fahrzeugmodell und Regelsy-

stemmodellen

Bidirektionaler Datenfluss, weak coupling, Multiprocess, Informationsaustausch durch IPC (In-

terProcessCommunication)

Die Co-Simulation, also die parallele Simulation von MKS-Modell und Regelsystemmodel-
len mit Informationsaustausch zu diskreten Zeitpunkten wurde nach der Function Evaluation
Method Mitte der 1990er Jahre entwickelt. Die Motivation hierfiir war, dass auch komplexe
MKS-Modelle (z.B. mit flexiblen Komponenten und/oder kinematischen Schleifen) mit Regel-
systemmodellen gekoppelt werden konnten. Wie oben beschrieben, konnen komplexe MKS-
Modelle meist nur durch DAE-Gleichungssysteme beschrieben werden, welche durch die - bei
der Function Evaluation Method verwendeten - Simulinksolver nicht gelost werden kdnnen.
Deshalb werden bei der Co-Simulation MKS- und Regelsystemmodelle durch ihre eigenen Sol-
ver gelost und ein einfacher Code fiir den Datenaustausch mittels [PC (InterProcessCommuni-
cation) implementiert. Da alle Modelle in den ihnen angestammten Simulationswerkzeugen
simuliert werden, miissen die Modelle fiir die Co-Simulation kaum modifiziert werden und
unterliegen deshalb weder den Einschriankungen der oben beschriebenen Function Evaluation

Method noch denen des unten beschriebenen Control System Imports. Lediglich die bei der
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4.4 Einbindung von C-Reglercode in das Mehrkorpersystem-
Fahrzeugmodell (Contiol System Import)

Kommunikation von Adams und Simulink auszutauschenden Groflen miissen definiert werden.
Diese unterliegen jedoch Einschrinkungen, die gesondert in Abschnitt 5.8 erldutert werden.

Um eine gute Losungskonvergenz der Co-Simulation zu erreichen, muss das Intervall des Da-
tenaustausches relativ klein gewéhlt werden [Larsson00]. Dadurch entsteht bei der Co-Simula-
tion ein Kommunikations-Overhead, welcher - im Vergleich zur Function Evaluation Method
und zum Control System Import - zu etwas langeren Simulationszeiten fiihrt [Vaculin04]. Um
die Simulationszeiten zu verringern, gibt es die Moglichkeit, die Prozesse der Simulationswerk-
zeuge auf verschiedene Prozessoren oder gar Rechner (TCP/IP) zu verteilen. Fiir eine genauere
Beschreibung der Co-Simulation mit Adams/Controls sei auf die Abschnitte 5.6 bis 5.8 verwie-

sen.

4.4 Einbindung von C-Reglercode in das Mehrkorpersystem-
Fahrzeugmodell (Control System Import)

Unidirektionaler Datenfluss, tight coupling, Single Process, codeinterner Informationsaustausch

Die Moglichkeit, Regelsystemalgorithmen in Form von C-Code in MKS-Software einzu-
binden, wurde Ende der 1990er Jahre entwickelt. Nach ersten Erfahrungen mit der Function
Evaluation Method und der Co-Simulation wurde schnell klar, dass erstere fiir die Simulati-
on komplexer MKS-Fahrzeugmodelle unbrauchbar und letztere in der Anwendung sehr kom-
plex ist. Das Hauptziel war demnach laut [Vaculin04] die Entwicklung einer Methode, welche
die Kopplung von komplexen MKS-Modellen mit Regelsystemmodellen vereinfachen soll. Bei
Verwendung des Control System Imports muss der Entwickler nicht beide Simulationswerk-
zeuge (z.B. Adams und Matlab/Simulink) beherrschen, da er vom Regelsystementwickler eine
bereits fertig kompilierte und verlinkte dll-Datei des Reglercodes erhiilt, die lediglich noch in
das MKS-Modell integriert werden muss. Im Falle von Adams/Car muss einmalig eine so ge-
nannte GeneralStateSpaceEquation (GSE, s. [MSCO05]) definiert werden, welche codeintern in
Adams den Informationsaustausch zwischen MKS-Code und C-Reglercode steuert.

Der C-Reglercode wird aus den Simulinkmodellen mittels automatischer Codegenerierung, bei-
spielsweise mit Hilfe des RealTime Workshops (Teilprogramm von Matlab) erzeugt. Ein wei-
terer Vorteil der Methode ist, dass die - sowohl zur Losung der MKS-Modelle als auch zum
Losen der Regelalgorithmen sehr gut geeigneten - MKS-Solver zum Losen des Gesamtmodells
verwendet werden. Dadurch gilt die Einbindung von Reglercode in die MKS-Software als nu-
merisch robuster im Vergleich zur Function Evaluation Method oder Co-Simulation. Nachteilig

bei dieser Methode ist, dass der Entwickler - wenn {iberhaupt - nur einen sehr kleinen Einblick
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4 Integration von Mehikorpersystem-Fahizeugmodellen in Modelle mechatronischer Systeme

in die Regelsystemmodelle und die darin ablaufenden Vorgéinge erhilt. Das war zwar anfangs
eines der Ziele der Control System Import Methode, ist aber durch die stetige Zunahme der Re-
gelsystemkomplexitét (z.B. durch die funktionale Verkniipfung mechatronischer Fahrwerksys-
teme) fiir Untersuchungen des Gesamtsystems nicht mehr zweckmiBig. Hinzu kommt der hohe
Zeitaufwand, der bei vielen Anderungen an den Regelsystemmodellen und -parametern ent-
steht. So muss jede Anderung an den Regelsystemmodellen in Simulink durchgefiihrt werden,
anschlieBend der Code mit dem RealTime Workshop erzeugt und mit den Adams Bibliotheken
verlinkt werden.

Ein weiterer Nachteil wurde im Verlauf der vorliegenden Arbeit deutlich. Enthalten Regelsy-
stemmodelle Blocke, welche die automatische Codegenerierung nicht korrekt in C-Code um-
setzen kann, ist entweder die Umsetzung in C-Code nicht moglich oder es kommt - was den
schlimmeren Fall darstellt - zu unplausiblem Systemverhalten. In der vorliegenden Arbeit fiihr-
te die Anwendung Control System Import Methode nicht zum Ziel, da das verwendete PSM-
Regelsystemmodell von einem Systemlieferanten erstellt wurde und sehr komplex ist. Die auto-
matische Codegenerierung versagte aufgrund des komplexen Bremshydraulikmodells und der
C-Code konnte nicht erzeugt werden. Bei einem anderen mechatronischen Fahrwerksystem ist
unplausibles Systemverhalten aufgetreten, welches sich nur durch einen Fehler in der Erzeu-
gung des C-Codes erkldren lie3.

Obige Erkenntnisse fithren zu dem Schluss, dass auch bei Verwendung des Control System
Imports darauf geachtet werden muss, ob die untersuchten und an die MKS-Software angebun-

denen mechatronischen Systeme plausibel arbeiten.

4.5 Auswahl eines Kopplungskonzepts zur Bestimmung von

Bauteillasten im mechatronsichen Fahrwerk

Die Prozesse zur Erzeugung von MKS-Fahrzeug- und Regelsystemmodellen sind in der Auto-
mobilbranche bereits feste Bestandteile der Produktentwicklung. Die virtuellen MKS-Prototyp-
en werden durchgédngig fiir verschiedene Berechnungsaufgaben wie Fahrdynamik-, Fahrkom-
fort- und Lastkollektivuntersuchungen verwendet. Dies fiihrt durch das "Mehraugenprinzip” -
also die Betrachtung der gleichen Modelle durch mehrere Personen - zu einer guten Prozesssi-
cherheit der MKS-Modellerstellung. Das gleiche gilt fiir die Regelsystemmodellentwicklung.

Eine Methodik, mit der die Bauteillasten im aktiven Fahrwerk bestimmt werden konnen, also
eine solche, welche die virtuelle MKS-Prototypenentwicklung mit der virtuellen Regelsystem-
entwicklung verkniipft, muss die Potentiale der bereits bestehenden Prozesse bestmdglich nut-

zen. Das bedeutet, dass die ohnehin zu entwickelnden Modelle fiir das Fahrzeug und die Regel-
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4.5 Auswahl eines Kopplungskonzepts zur Bestimmung von Bauteillasten
im mechatronsichen Fahrwerk

systeme mit minimalem Aufwand zusammengefiihrt werden miissen, um so die Modellerstel-
lungszeiten, die Prozesssicherheit und damit die Wertschopfung bei der Bauteillastbestimmung
per Simulation zu erhdhen. Nur wenn die Simulation rechtzeitig verlédssliche Informationen
liefert, konnen die in Kapitel 1 geforderten Verbesserungspotentiale hinsichtlich Produktent-
wicklungszeit und -kosten erzielt werden. Tabelle 2 zeigt eine Gegeniiberstellung relevanter
Eigenschaften der vorgestellten Kopplungsmethoden.

Da bei der Betriebslastbestimmung im aktiven Fahrwerk gleichermafen Einfliisse von
Fahrzeug- und Regelsystemparameterdnderungen untersucht werden miissen, ist es unzweck-
maibig tight coupling Methoden wie beispielsweise die Reglercodeeinbindung in die MKS-
Simulationssoftware (Control System Import) zu verwenden. Der Aufwand fiir die Erzeugung
des Reglercodes und dessen Transfer in die MKS-Software ist gro. Auerdem konnen hierbei
schwer erkennbare Fehler entstehen, welche zu unvorhergesehenem Systemverhalten fiihren (s.
Abschnitt 4.4).

Die Verwendung der Function Evaluation Method fiir die Betriebslastsimulation scheidet von
vorne herein aus, da die DAE-Bewegungsgleichungen des in dieser Arbeit verwendeten MKS-
Fahrzeugmodells aufgrund kinematischer Schleifen nicht in ein Gleichungssystem nichtlinea-
rer Differentialgleichungen iiberfiihrt werden konnen. AuBlerdem ist die fiir die Betriebslastbe-
stimmung notwendige Lagerkraftbestimmung durch Uberfiihrung des DAE-Systems (Lagran-
ge’sche Gleichungen 1. Art) in ein Differentialgleichungssystems (Lagrange’schen Gleichungen

2. Art) aufgrund des Wegfalls der Lagrangefaktoren A nicht moglich.

Tabelle 2: Gegeniiberstellung der Kopplungsmethoden von A/Controls

Komplexitit Komplexitit Anforderung | Eignung zur
Modellerstell-
MKS- Regelsystem- i an den Last-
ungszeiten .
Modelle modelle Anwender bestimmung
Function .
Evaluati einfach K 1 . . .
valuation omplex erin erin nein
(ODEs) p gering gering
Method
Co- komplex ) .
. . komplex gering hoch ja
Simulation (DAEsSs)
Control komplex mit
komplex . . .
System Einschrinkungen sehr hoch moderat ja
(DAEs)
Import (s. Text)

Die einzige verbleibende Moglichkeit ist somit die Co-Simulation. Wie in Abschnitt 4.3 be-
schrieben ist die Co-Simulation eine parallele Simulation zweier miteinander kommunizieren-
der Simulationswerkzeuge und es sind keine oder nur sehr geringfiigige Anpassungen der MKS-

Fahrzeugmodelle und Regelsystemmodelle notwendig. Es werden also dieselben Modelle aus
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4 Integration von Mehikorpersystem-Fahizeugmodellen in Modelle mechatronischer Systeme

MKS-Prototypentwicklung und Regelsystementwicklung verwendet. Bild 4.2 zeigt exempla-
risch die Co-Simulation des in Abschnitt 3.1 vorgestellten MKS-Fahrzeugmodells und des in
Abschnitt 3.3 vorgestellten PSM-Regelsystemmodells (vgl. auch [Mack07] und [Mack07/2]).
Anderungen an MKS-Fahrzeugmodell oder Regelsystemmodell werden direkt in Adams oder
Simulink durchgefiihrt. Das dadurch wegfallende Uberfiihren von Modellen in andere Simula-
tionswerkzeuge fiihrt zu kurzen Modellerstellungszeiten und die Prozessicherheit der Lastbe-
stimmung ist durch Verwendung der unmodifizierten Originalmodelle und deren Solver opti-
mal. Die gewiinschte Ausnutzung der Synergie zwischen Regelsystementwicklung und MKS-
Prototypenentwicklung zur Bautteillastbestimmung im aktiven Fahrwerk ldsst sich mit der Co-
Simulation ohne groBen Zusatzaufwand schnell und prozessicher (was die verwendeten Model-

le betrifft) realisieren.

p Brems, Ist

Ventilblock
———

7 o wwesomeal +5  Bremsleitungen

..........

ECU/Regler
' : il

_—

L

iDrv

PSM: Matlab/Simulink-Modell ‘Bremssittel

Co-Simulation mit ADAMS/Controls

ADAMS/Car

Stellsignale an
Fahrzeugmodell :

p Brems M Brems M Motor

Sensorsignale von
Fahrzeugmodell :
(Ij ’ nRad’ ay ’
MMotor ’ ¢ Lenk

Fahrmanover

Bild 4.2: Co-Simulation zwischen MKS-Fahrzeugmodell und Matlab/Simulink PSM-Modell
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4.5 Auswahl eines Kopplungskonzepts zur Bestimmung von Bauteillasten
im mechatronsichen Fahrwerk

Im Uberblick von [Vaculin04] wird statuiert, dass in den frithen 1990er Jahren tight coup-
ling Methoden, also die Simulation von MKS-Modell und Reglermodellen in einem Softwa-
rewerkzeug bevorzugt wurden. Griinde hierfiir waren vorhergesagte Stabilitidtsprobleme, die
tatsichlich aber nur in speziellen Fillen auftreten, und die damals verfiigbare Rechnerleistung/-
kapazitdt. Wie in den folgenden Abschnitten gezeigt wird, ist die Co-Simulation fiir die Last-
bestimmung sehr gut geeignet, wenn die in Abschnitt 5.8 genannten Einschrinkungen beriick-

sichtigt werden.

Die Realisierung einer Co-Simulation zwischen Adams/Car und Matlab/Simulink wird in
Kapitel 6 detailliert am Beispiel von ABS-Bremsungen auf verschieden Fahrbahntypen be-
schrieben. Zunéchst wird jedoch auf die zugrunde liegende Theorie eingegangen, um das Ver-
stdandis fiir die Vielzahl an Simulationsparametern zu erzeugen, die bei der Co-Simulation fiir

optimale Simulationsergebnisse richtig gewéhlt werden miissen.
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S Methodische Grundlagen und Ableitung von

Anwendungsrichtlinien fiir die Co-Simulation

Die Grundlage fiir eine erfolgreiche ziel- und anwendungsorientierte Nutzung der Mehrkorper-
simulation in Kombination mit der Co-Simulation ist das Verstindnis der zugrunde liegenden
Theorie mitsamt der dazugehorenden, im Code der Software verwendeten rechnergestiitzten
Methoden.

Daher besteht das Ziel dieses Kapitels einerseits darin, dem Anwender Kenntnisse iiber die
Arbeitsweise der verfiigbaren numerischen Solver sowie deren Parametriermoglichkeiten zu
vermitteln. Zu den einzelnen Solverparametern werden Empfehlungen hergeleitet, mit deren
Beachtung in Zukunft bestmdgliche Simulationsergebnisse nach Stand der Technik erzielt wer-
den konnen.

Andererseits soll durch die theoretische Betrachtung der ablaufenden Prozesse die Akzeptanz
fiir die recht komplexe Methode der Co-Simulation und der Lastbestimmung geschaffen wer-

den.

5.1 Aufbau eines MKS-Systems

Die Mehrkorpersimulation in Adams/Car basiert auf den Gesetzen der Mechanik, insbesondere
auf denen der Kinematik und Kinetik (s. Bild 5.1).

Mechanik

Kinematik Dynamik
Lehre von zeitlichen & Lehre vom Zusammen-
geometrischen wirken von Kréften
Bewegungsabldufen und Bewegungen

Statik Kinetik
Gleichgewicht der Krifte Bewegungen durch Krifte
an ruhenden Ko6rpern

Bild 5.1: Unterteilung der Mechanik in ihre Teilgebiete
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5 Methodische Grundlagen

Das Gesamtfahrzeug besteht im Allgemeinen aus mehreren Einzelkorpern, die durch ihre
Massen, Schwerpunktslagen sowie Trigheits- und Deviationsmomente um die Tragheitshaupt-
achsen beschrieben werden. Die Einzelkorper sind durch Bindungen miteinander verkniipft.
Sie konnen entweder holonom (idealisierte starre Verbindung) oder nichtholonom (nachgiebige

Verbindung) sein.

Aus der Anzahl der Einzelkorper, von denen jeder sechs Freiheitsgrade im ungebundenen
Zustand besitzt, und der Anzahl der Bewegungszwinge durch die Bindungen ergeben sich die
Freiheitsgrade des Gesamtsystems. Die Freiheitsgrade sind somit abhéngig von der Charakte-
ristik/Modellierung der Bindungen zwischen den Einzelkorpern des Mehrkorpersystems.

5.2 Begriffsdefinitionen

In diesem Abschnitt werden die fiir die Verstidndlichkeit der folgenden Abschnitte relevanten
Begriffe aus dem Gebiet der Mechanik erldutert ([Knappstein00], [Meyer06]).

Kraftbegriffe:

Zwangskridifte
sind die Krifte, die ein bewegungseinschrinkender Mechanismus (z. B. Gelenke, Fiden, Bewe-
gungsebenen) auf ein System ausiibt, um die Zwangsbedingungen (z.B. Abrollen einer Ku-
gel auf einer Rampe) zu erfiillen. Zwangskrifte werden durch Bindungselemente zwischen
zwei Korpern erzeugt und konnen daher auch als Bindungskrifte bezeichnet werden. Durch
Zwangskrifte werden je nach Bindungstyp bestimmte Freiheitsgrade eines Mehrkorpersystems

eingeschrinkt.

Eingeprdigte Krdfte
sind alle Krifte, die keine Zwangskrifte sind. Beispiele sind Gewichts-, Tragheits-, Reibungs-,
Feder- und Dampferkrifte.

Aupere und innere Kriifte
Die Einteilung von Kriften in duflere und innere Krifte hingt von der Art der Betrachtung eines
Systems ab. Wird ein Doppelpendelsystem gesamtheitlich betrachtet (s. Bild 5.2 auf S. 51), so
sind die Lager und Gelenkkréfte innere Krifte. Wird das untere Pendelelement freigeschnitten,
so werden die entsprechenden Schnittkrifte zu duBeren Kriften fiir die obere und untere Pen-

delmasse. Daraus ergibt sich die Folgerung, dass die Zwangskrifte wie etwa Lagerreaktionen
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5.2 Begitiffsdefinitionen

und Gelenkkrifte am frei geschnittenen Korper sowie die eingeprigten Krifte wie beispiels-
weise Gewichtskrifte, Reib- und Federkrifte zu den duleren Kriften zusammengefasst werden
konnen.

Andererseits werden die Zwangskrifte am nicht freigeschnittenen Korper sowie die Schnitt-
krifte wie sie beispielsweise beim “durchschneiden” eines Balkenelements auftreten zu inneren
Kriften.

Konservative Krdifte
Eine Kraft F ist als konservativ definiert, wenn sie eine Arbeit W verrichtet und W nur abhéngig

von Anfangs- und Zielpunkt (ro und r;) der Bewegung ist und nicht vom Bewegungsverlauf.
r
W= f F-dr (5.1)
1o

Eine andere Definition fiir konservative Krifte besagt, dass Krifte konservativ sind, falls sie
durch die verallgemeinerten Koordinaten g, die verallgemeinerten Geschwindigkeiten g (s. u)
und durch die Zeit t als Potential V beschreibbar sind.

Ein Beispiel fiir eine konservative Kraft ist die Gewichtskraft. Da diese stets vertikal wirkt,
verrichtet sie nur Arbeit in vertikaler Richtung. Somit verrichtet sie auch beim schrigen Wurf
Arbeit, die aber nur vom iiberwundenen Hohenunterschied und nicht von der zuriickgelegten

Flugbahn abhingig ist. Ein weiteres Beispiel einer konservativen Kraft ist die Federkraft.

Koordinatendefinitionen:

Freiheitsgrade f eines Systems
Die Anzahl der Freiheitsgrade eines Mehrkorpersystems ist die Anzahl der voneinander un-
abhidngigen Bewegungen, die gegeniiber einem festen Referenzkoordinatensystem ausgefiihrt
werden konnen. Unter der Anzahl der Freiheitsgrade f eines Systems ist die Mindestanzahl an
Koordinaten zu verstehen, die zur eindeutigen Bestimmung von Lage und Orientierung aller

Korper im System notwendig ist.
Generalisierte oder verallgemeinerte Koordinaten g € R"

Bei den generalisierten oder verallgemeinerten Koordinaten ¢ handelt es sich um die Bezeich-
nung des Koordinatenvektors bei den Lagrange’schen Gleichungen (s. Abschnitt 5.4.1). Die Be-
zeichnung ist unabhingig davon, mit welchen Koordinaten ein Mehrkorpersystem beschrieben

wird. Werden beispielsweise bei den Lagrange’schen Gleichungen fiir die generalisierten Ko-

45



5 Methodische Grundlagen

ordinaten die Minimalkoordinaten gewihlt, so werden die Zwangsbedingungen eliminiert und
die Berechnung wird vereinfacht. Es handelt sich dann um die Lagrange’schen Gleichungen 2.
Art (GL. 5.10).

Minimalkoordinaten
sind gidnzlich voneinander unabhéngige, nicht-redundante Systemkoordinaten. Die Giiltigkeit
ist auf Systeme mit holonomen Bindungen und keinen kinematischen Schleifen eingeschrinkt.
Ein ungebundener Korper hat 6 Freiheitsgrade. Demzufolge haben n ungebundene Korper 6 - n
Systemkoordinaten z € R®". Enthilt das System nun Bindungen (z.B. Lager, Gelenke) die m
Freiheitsgrade sperren, so werden die Freiheitsgrade auf f = 6 - n — m eingeschridnkt. Damit
kann es iiber einen Satz Minimalkoordinaten § € R/ eindeutig beschrieben werden. Die Anzahl
der Minimalkoordinaten ist somit gleich der Anzahl der Freiheitsgrade eines Systems (vgl. Satz
von Griibler Gl. 5.12). Da in Adams in der Regel auch nichtholonome Bindungen auftreten,
werden die Systemgleichungen nicht in Minimalkoordinaten sondern in voneinander abhingi-
gen verallgemeinerten Koordinaten aufgestellt und der Lagrangeformalismus 1. Art (s. Gl. 5.9)

verwendet.

Bindungs-/Zwangsbedingungsklassifizierung:

Zwangsbedingungen schrinken die Bewegungsfreiheit der Korper eines Mehrkorpersystems
ein. Dadurch nimmt die Anzahl der Freiheitsgrade ab. Die Zwangbedingungen werden in der
Technischen Mechanik wie folgt unterteilt:

Holonome Bindungen: C(4,1) =0, §€ R", C € R"
Holonome Bindungen sind Verbindungen von Korpern, die als ideal starr angenommen werden.

Holonome Bindungen werden unterschieden in:

e holonom skleronome Bindungen (von griech. skleros nomos: starres Gesetz)
Skleronom bezeichnet die Zeitunabhingigkeit einer Bindungsgleichung. Die Zeit t tritt
nicht explizit in der Bindungsgleichung auf. Unnachgiebig modellierte Lager und Gelen-
ke (z.B. Drehgelenk) stellen beispielsweise eine holonom-skleronome Bindung C(g) = 0
dar.

e holonom rheonome Bindungen (von griech. rheos nomos: flieBendes Gesetz)
Rheonom steht fiir die Zeitabhédngigkeit einer Bindungsgleichung. Die Zeit t tritt explizit
in der Bindungsgleichung auf. Das ist z.B. bei der Vorgabe von Zwangsbewegungen fiir

Komponenten eines Mehrkorpersystems der Fall.
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Holonome Bindungsgleichungen kénnen also sowohl nur lageabhingig (C(§) = 0; holonom-
skleronom) als auch lage- und zeitabhingig (C(q, t) = 0; holonom-rheonom) sein. Somit sind

alle Zwangsbedingungen auf Lageebene holonome Bindungen.

Nichtholonome Bindungen: C(q, é’, H=0,GeR", CeR"
Wenn eine Bindungsgleichung C(g, c?, t) = 0 eines MKS-Gleichungssystems von der zeitlichen
Ableitung einer Bewegungsvariablen abhiingig und diese nicht direkt integrierbar ist, so ist die
Bindung nichtholonom. Nicht elementar/direkt integrierbare kinematische Zwangsbedingungen
sind somit nichtholonome Zwangsbedingungen. Bindungselemente mit Dampfungseigenschaf-
ten wie beispielsweise Gummi- oder Hydrolager fiihren zu nichtholonomen Bindungsgleichun-
gen C(¢,4.1) = 0.

Systemklassifizierung:

Holonome/ nichtholonome Systeme
Mehrkorpersysteme, die ausschlieBlich holonome Bindungen enthalten, werden als holonome
Systeme bezeichnet. Wenn alle Gleichungen der Zwangsbedingungen des Systems von der
Form

C(q1, G2 G5 =0, GER", C €R" (5.2)

sind, dann ist das System holonom. Sind Zwangsbedingungen geschwindigkeitsabhinig und

nicht direkt integrierbar,
C(q1,91, G2, Gaeeenee.. )=0,§€R", CeR" (5.3)

so ist das System nichtholonom. Bei den in der vorliegenden Arbeit untersuchten Systemen han-
delt es sich aufgrund der Verwendung von Hydrolagerungen und Ddmpfern um nichtholonome

Systeme.

Konservative Systeme
sind Systeme, die nur konservative Krifte beinhalten. In konservativen Systemen gilt der Satz

der Energieerhaltung. Es treten keine Reibungs- und Diampfungsverluste auf.

Nichtkonservative/dissipative Systeme
sind Systeme, die neben konservativen auch nichtkonservative (dissipative) Krifte wie bei-
spielsweise Dampferkrifte enthalten. Bei dissipativen Systemen gilt die Energieerhaltung nicht.
Die bei der vorliegenden Arbeit verwendeten Adams-Modelle sind nichtkonservative Systeme,
da Dampfungs- und Reibungskrifte enthalten sind.
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Einteilung der Bewegungsgleichungssysteme:

Implizite Darstellung von Bewegungsgleichungen

fx,y)=0 (5.4)

Explizite Darstellung von Bewegungsgleichungen

y = f(x); x = x(t) (5.5)

ODEs(ordinary differential equations)
Gewdohnliche Differentialgleichungen n-ter Ordnung enthalten nur Ableitungen nach einer Va-
riablen, z.B. nach der Zeit oder dem Weg (Gl. 5.6).

Partielle Differentialgleichungen
sind nicht-gewo6hnliche Differentialgleichungen, d.h. es treten Ableitungen nach mehreren Ver-

dnderlichen z.B. nach der Zeit und dem Weg auf.

DAEs (differential algebraic equations)
sind Differentialgleichungen (5.6), die mit algebraischen Nebenbedingungen (5.7) ergéinzt wer-

den.

y=f(,zt) — (ODE) (5.6)
0=g(,z1 (5.7)

Die differentielle Variable y wird durch die ODE beschrieben, wohingegegen fiir die alge-
braische Variable z eine algebraische Gleichung in Form einer Nebenbedingung gegeben ist.
Beide Gleichungen sind iiber die Variablen gekoppelt.

DAE-Systeme
sind Systeme, in denen gleichzeitig Differentialgleichungen und algebraische Gleichungen (z.B.
algebraische Gleichungen der Zwangsbedingungen) enthalten sind.

Differential-Index

Der Differential-Index ist eine GroBe zur Klassifizierung von DAE-Systemen, der als Abstand
zwischen dem DAE- und dem zugehdrigen ODE-System interpretiert werden kann [Hairer98].
Er beschreibt die Anzahl notiger Ableitungen nach der Zeit um die differential-algebraischen
Bewegungsgleichungen (5.20) und (5.21) in einen Satz von gewo6hnlichen Differentialgleichun-
gen (ODE-Bewegungsgleichungen) fiir die Beschleunigungen ¢ und die Lagrangefaktoren A
umzuformen [MSCO5]. Ein einfaches Beispiel zur Verdeutlichung des Begriffs Index ist in Ab-
schnitt 5.4.3 zu finden.
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Erstellung der Bewegungsgleichungen nach Lagrange:

In der Mehrkorpersimulation mit Adams werden fiir die Beschreibung der Bewegungsglei-
chungen die Lagrange’schen Gleichungen 1. Art verwendet.

Lagrange’sche Gleichungen 1. Art
Bei den Lagrange’schen Gleichungen 1. Art werden die Bewegungsgleichungen eines Mehr-
korpersystems in voneinander abhédngigen Koordinaten ausgedriickt. Die Lagrange’schen Glei-
chungen 1. Art werden bei der Erzeugung der Bewegungsgleichungen von nichtholonomen
Mehrkorpersystemen verwendet, d.h. wenn nichtholonome Zwangsbedingungen auftreten. Die
Bewegungsgleichungen werden als DAE-System formuliert (s. Gl. 5.8 und 5.9).

Lagrange’sche Gleichungen 1. Art (DAE-System):

d (6L oL 5 N
_(__)___)+CT./1:Q; (5.8)
dt\sg] 0q 4

(@G 3,0 =0; (5.9)

Nach Gleichung (5.8) stehen die generalisierten Krifte Q (z.B. Aktorkraft, Ddmpferkraft in
Richtung der generalisierten Koordinaten q wirkend) mit den Beschleunigungskriften d% (%),
den Potentialkriften g—g und den generalisierten Zwangskriften Cg i (z.B. Gelenkkrifte) im
Gleichgewicht. Bei C handelt es sich um die Bindungsgleichungen des Mehrkorpersystems.
Eine detaillierte Beschreibung zur Erstellung der Bewegungsgleichungen nach den Lagran-
ge’schen Gleichungen 1. Art ist im Abschnitt 5.4 zu finden. Die Lagrange’schen Gleichungen
1. Art unterscheiden sich von denen 2. Art dadurch, dass die das System beschreibenden Ko-
ordinaten nicht unabhéngig voneinander, also keine Minimalkoordinaten sind. Fiir n Korper
eines Mehrkorpersystems werden 6 - n Koordinaten gewéhlt, von denen m Koordinaten durch

so genannte Bindungsgleichungen gesperrt werden.

Lagrange’sche Gleichungen 2. Art
Bei den Lagrange’schen Gleichungen 2. Art (s. Gl. 5.10) werden die Bewegungsgleichungen in
Minimalkoordinaten dargestellt. Werden fiir die generalisierten Koordinaten des Lagrangefor-
malismus die Minimalkoordinaten eines Systems gewihlt, so handelt es sich um die Lagran-
ge’schen Gleichungen 2. Art. Diese konnen nur erzeugt werden, wenn es sich um Systeme mit
ausschlieBlich holonomen (idealen) Bindungen (z.B. starre Gelenke) handelt, da bei nichtholo-
nomen Bindungen die Systemkoordinaten durch z.B. Lagernachgiebigkeiten nicht unabhingig
voneinander gewihlt werden konnen. Durch geschickte Wahl der systembeschreibenden Koor-
dinaten, so dass in ihnen bereits die Zwangsbedingungen enthalten sind, konnen die expliziten
Zwangsbedingungen in die Bewegungsgleichungen impliziert und der Rechenaufwand zur L6-

sung der Bewegungsgleichung somit erheblich reduziert werden. Als generalisierte Koordinaten
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werden die voneinander unabhingigen Minimalkoordinaten gewihlt, welche die Freiheitsgra-
de des Systems beschreiben. Es muss ein DGL-System gelost werden, welches aus ODEs 1.
Ordnung besteht. Nachteilig im Vergleich zu den Lagrange’schen Gleichungen 1. Art ist dabei,

dass die Informationen iiber die Zwangskrifte in Gelenken und Lagern nicht explizit zugénglich

ind.
oind Lagrange’sche Gleichungen 2. Art (DGL-System):
d (oL oL 5
d (577) Tog Y
Tabelle 3: Gegeniiberstellung Lagrange’sche Gleichungen 1. und 2. Art
Lagrange 1 Lagrange 2
Beschreibung | Darstellung in abhiingigen Ko- | Darstellung in unabhéngigen
ordinaten (DAE-System) Minimalkoordinaten
(DGL-System)
Vorteile e Lager-/Gelenkkriifte werden | e Uberschaubarer
bei jedem Berechnungsschritt |  Gleichungssatz
ermittelt (6 —nc)
e Auch bei nichtholonomen | e Numerische Integration von
Systemen anwendbar ODE:s ist ausgereifter als die
e Auch bei geschlossenen Sys- von DAEs
temen (geschlossenen Ket- | ¢ Methoden der Systemtheorie
ten) anwendbar sind anwendbar
e Einfache Implementierung in
Rechneralgorithmen
Nachteile e GroBer Gleichungssatz e Nur fiir idealisierte Syste-
(6-ng +nc) me mit holonomen Bindun-
e Lingere Rechenzeiten auf- gen anwendbar
grund der iterativen Losung | @ Nur offene Systeme (offene
der DAE-Gleichungen Ketten) moglich
e nur Simulation, keine Me-
thoden der Systemtheorie an-
wendbar
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5.3 Freiheitsgrade eines MKS-Systems

5.3 Freiheitsgrade eines MKS-Systems

Das in Bild 5.2 dargestellte einfache und ebene Beispiel eines Doppelpendels soll die Bestim-

mung der Freiheitsgrade verdeutlichen:
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Bild 5.2: Doppelpendel mit zwei Freiheitsgraden

Die Anzahl der Freiheitsgrade eines rdumlichen (nicht tiberbestimmten) Mehrkorpersystems
nach der Griibler-Formel betrigt (vgl. [Woernle05]):

F=6-m= > (6-fs) (5.11)
i=1

Dabei repriasentieren n;, und ng die Anzahl der Korper und Gelenke im Mehrkorpersystem.
Der Ausdruck (6 — fi,) beschreibt die Lagerzwiénge, welche die einzelnen Gelenke auf die Kor-
per ausiiben. Ein ungebundener Korper hat sechs Freiheitsgrade. Davon wird eine bestimmte

Anzahl durch Bindungen eingeschrinkt. Fiir das Pendelbeispiel ergibt sich folgendes:

f=6-2-(5+5=2 (5.12)

Um den Sachverhalt an einem Beispiel aus der Fahrzeugtechnik zu erldutern, wird am Bei-
spiel einer McPherson Radaufhiingung die Freiheitsgradbestimmung, wie sie in Adams stattfin-
det, erlautert. Bild 5.3 zeigt die McPherson Radauthéngung und deren Freiheitsgrade. Ohne den
schraffierten Bezugskorper besteht die Radauthidngung aus n;, = 5 Einzelkorpern und ng = 7

Gelenken. Die Berechnung der Freiheitsgrade nach dem Griibler Kriterium aus (5.11) ergibt:

F=6-m - (6-f5)=30-25=5 (5.13)
i=1
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Kugelgelenk (fad = 3)

verdeckter
Freiheitsgrad

Federbein
Drehschubgelenk
(fa = 2)

Drehgelenk
(fa=1)

Kugelgelenke (fa = 3)

Drehgelenk (fc = 1) verdeckter Freiheitsgrad

\Kugelgelenk kombiniert
mit Schubgelenk (fa = 4)

Bild 5.3: Freiheitsgradbestimmung McPherson Radauthidngung (vgl. [Woernle05])

Das McPherson-Mehrkorpersystem hat also fiinf Freiheitsgrade. Davon sind zwei isolierte
Freiheitsgrade, worunter der Freiheitsgrad eines Korpers zu verstehen ist, der auf die Bewe-
gungen anderer Korper des Systems keinen Einfluss nimmt. Ein Beispiel eines Korpers mit
isoliertem Freiheitsgrad ist die in Bild 5.3 gekennzeichnete Spurstange der Lenkung. Durch die
Modellierung von Kugelgelenken anstatt Kardangelenken kann sich die Spurstange um ihre ei-
gene Achse drehen, ohne dabei Einfluss auf die Bewegungen anderer Korper zu nehmen. Auch
der obere Teil des Federbeins zwischen Kugelgelenk und Drehschubgelenk hat einen isolierten
Rotationsfreiheitsgrad. Die verbleibenden drei Freiheitsgrade sind die Lenkrotation, die Radro-
tation und die Einfederbewegung.

In Bild 5.4 ist die Topologie der Radauthéngung in einem Diagramm dargestellt, das den Einzel-
korpern die jeweiligen Gelenke mit ihren Freiheitsgraden zuordnet. Auf die oben beschriebene
Art und Weise bestimmt Adams/Car die Anzahl der Freiheitsgrade fiir das Gesamtfahrzeugmo-
dell. Bei iiberbestimmten Systemen jedoch, d.h. wenn es mehr Lagerzwinge als ungebundene
Korperfreiheitsgrade gibt, liefert Gleichung (5.11) falsche Ergebnisse. Ergeben sich negative

Freiheitsgrade, so handelt es sich um ein iiberbestimmtes System.
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Bezugskorper

[
Drehgelenk (f =1)
|

Querlenker
|
Kugelgelenk (f,=3)

|

Radtriager & untere
Halfte Federbein

Drehgelenk (f =1)  Kugelgelenk (f .=3) Drehschubgelenk (f,=2)

Rad Lenkstange obere Hilfte Federbein
! !
Schub- mit Kugelgelenk (f,=4) Kugelgelenk (f,=3)
| |
Bezugskorper Bezugskorper

Bild 5.4: Topologie der McPherson Radaufhingung
5.4 Formulierung der Bewegungsgleichungen
5.4.1 Lagrange-Formalismus in Adams

Der das System beschreibende Gleichungssatz fiir die Bewegungen des mechanischen Mehrkor-
persystems wird nach dem Prinzip der Lagrange’schen Bewegungsgleichungen erzeugt. Durch
den Lagrange-Formalismus konnen die Bewegungsgleichungen eines Mehrkorpersystems auf
zwel Arten aufgestellt werden (Lagrange’sche Gleichungen 1. und 2. Art).

Da MKS-Modelle im Allgemeinen nicht nur holonome, sondern auch nichtholonome Bin-
dungen enthalten kénnen (z.B. Dampfung in Fahrwerklagern) und somit keine voneinander un-
abhédngigen Minimalkoordinaten definierbar sind, werden zur Erzeugung der Bewegungsglei-
chungen die Lagrange’schen Gleichungen 1. Art verwendet. In diesen sind die Zwangskrifte -
im Gegensatz zu den Lagrange’schen Gleichungen 2. Art - implizit enthalten (vgl. Abschnitt
5.2).
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Lagrange’sche Gleichungen 1. Art:

L=T-V (5.14)

7= ¢ .4 (5.15)

C_I)n = [-xn Vn Zn fn N é/n]T (516)
d(6L\ oL . - =~

E(é_c?)_5_§+cq./l:Q; (5.17)

Clq(t), q(t),1) = 0; (5.18)

Bei Gleichung (5.17) handelt es sich um ein Gleichungssystem aus Differentialgleichungen
zweiter Ordnung (Bewegungsgleichungen) und bei Gleichung (5.18) um einen Satz algebrai-
scher Gleichungen (Zwangsbedingungen) fiir die Bindungen. Ist Gleichung (5.18), wie darge-
stellt, explizit von der Zeit t abhédngig, dann treten in dem Mehrkorpersystem zeitabhéngige
Zwangsbewegungen (rheonome Bindungen) auf, die z.B. durch einen Stellmotor erzeugt wer-
den. Das Gleichungssystem wird durch einfaches aneinander reihen der Bewegungsgleichungen

der einzelnen Korper im System erzeugt.

Die Lagrange-Funktion L ist als Differenz der kinetischen Energien T und der potenziellen
Energien V beziiglich eines gemeinsamen Nullniveaus aller Korper eines mechanischen Sys-
tems definiert (s. GI. 5.14).

Die Komponenten [g; ¢ ... g,]7 des Vektors § der generalisierten Koordinaten mit g, =
(X, Y 20 & Mn &,]7 stellen Position und Orientierung aller n Korper des Mehrkdrpersystems
beziiglich eines Ursprungs- oder Inertialsystems dar. Bindungen sind hierbei noch nicht be-
riicksichtigt und es handelt sich somit (wie in Abschnitt 5.2 beschrieben) eindeutig nicht um die

Minimalkoordinatendarstellung des Mehrkorpersystems.

Umfasst ein Mehrkorpersystem also n Korper, so enthilt der Vektor der generalisierten Ko-
ordinaten ¢ = (q; ¢> ... ¢;)7 i = 6-n Komponenten, die Position und Orientierung aller n Kérper

beschreiben.

Die generalisierten Krifte Q enthalten die nicht von einem Potential ableitbaren, dissipativen
Krifte (z.B. Dampferkrifte) und die von auflen auf das System wirkenden Krifte (z.B. Aktor-
krifte).

Nach Gleichung 5.17 stehen die generalisierten Krifte 0 (z.B. Aktorkraft, Déampferkraft in
Richtung der generalisierten Koordinaten q wirkend) mit den Beschleunigungskréften % (2—;;),
den Potentialkriften %, und den generalisierten Zwangskriften Cg wi (z.B. Gelenkkrifte) im
Gleichgewicht.
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Die Gleichung (5.17) lésst sich laut [NegrutO1] umformen zu:
M(G.0G+8(G.q,0)+ CL@G.0) - 1= 0(G.4.1,iD) (5.19)

Dabei ist M die Massenmatrix, in der Massen und Trigheiten der Einzelkorper beziiglich deren
lokaler Koordinatensysteme enthalten sind. Die Krifte durch die gyroskopischen Beschleuni-
gungen (z.B. Zentrifugalkrifte) werden mit g bezeichnet. CqT - A beschreibt die Zwangskrifte
und Q die generalisierten Krifte, welche die in Richtung der generalisierten Koordinaten ¢
transformierten dissipativen/nicht-konservativen Krifte darstellen. Q ist abhéngig von iZ, womit
hier konkret die Abhingigkeit der generalisierten Krifte von AktorstellgroBen dargestellt wird.
Die gyroskopischen Beschleunigungskrifte und die generalisierten Krifte lassen sich zu F zu-
sammenfassen und es ergibt sich folgende Schreibweise fiir die Lagrange’schen Gleichungen 1.
Art:

M@ ng+Cy@n-1-A"F@Gqni=0 (5.20)
C(@), q(t),1) =0 (5.21)

Durch Multiplikation mit der Transformationsmatrix A” werden die duBeren Kriifte F in die
Richtungen der generalisierten Koordinaten ¢ umgerechnet. Durch die Kopplung der gewohn-
lichen DGLs der Lagrange’schen Gleichungen (Bewegungsgleichungen) mit den algebraischen

Ausdriicken der Zwangsbedingungen

C
CGw),q),n =| : (5.22)

m
m<6n

entsteht ein nichtlineares differential-algebraisches Gleichungssystem (DAE-System vgl. Ab-
schnitt 5.2). Cg enthilt die partiellen Ableitungen der Zwangsbedingungen (Bindungsgleichun-
gen) nach den generalisierten Koordinaten ¢;. C ist eine mx1 Matrix bestehend aus allen Zwangs-
gleichungen. Deren Ableitung C, nach den generalisierten Koordinaten ¢ wird nach folgender

Vorschrift erzeugt:

L 141
6q1 0qi
. oC : '
G === (5.23)
oq : :
Cw .. Ca
oq1 6q;

Hierbei handelt es sich um die Jacobimatrix von C nach den generalisierten Koordinaten g (nicht
zu verwechseln mit der Jacobimatrix, die bei der Losung des DAE-Systems erzeugt wird). Des-
halb werden die Komponenten der Matrix CqT auch als generalisierte Kraftrichtungen bezeich-
net.
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Der Vektor A enthilt die Lagrangefaktoren A; (j < i), die als skalare Kraftwerte in Richtung
der gesperrten Freiheitsgrade interpretiert werden konnen und bei der numerischen Integration
bestimmt werden miissen. Die Lagrangefaktoren werden oft auch als Lagrangeparameter oder
Lagrange-Multiplikatoren bezeichnet. Das Matrixprodukt C g (q.0- A enthilt somit die Zwangs-
krifte (Lagerkrifte, Gelenkkrifte).

Ergebnis des Lagrange-Formalismus 1. Art ist ein Gleichungssatz aus N Bewegungs-
differentialgleichungen und Z algebraischen Gleichungen fiir die Zwangsbedingungen. Es han-
delt sich somit um ein DAE-System, welches der numerische Solver in Adams ausgehend von
den Anfangswerten nach den generalisierten Koordinaten ¢ und den Lagrangefaktoren A auflo-
sen muss. Da dem Solver hierzu lediglich die Anfangsbedingungen zum Zeitpunkt ¢ = O bekannt
sind, handelt es sich um eine so genannte Anfangswertaufgabe. Ausgehend von den Anfangs-
bedingungen errechnet Adams durch numerische Integration eine Losung der Vorwértsdyna-
mik des Systems (Bestimmung der generalisierten Koordinaten q und deren Ableitungen zum
nichsten Zeitschritt), welche alle Zwangsbedingungen und Bewegungsgleichungen innerhalb

gewisser Toleranzen erfiillt (s. hierzu Abschnitt 5.5).

Beispiele zur Erstellung der Bewegungsgleichungen nach den Lagrange’schen Gleichungen
1. Art sind in [ITMO03] und [McConville97] zu finden.

5.4.2 Ordnungsreduktion des DAE-Systems
(Differential-Algebraic-Equation-Systems)

Um das DAE-Bewegungsgleichungssystem mit den in Adams verfiigbaren numerischen Sol-

vern 16sen zu konnen, muss dieses in ein System 1. Ordnung umgeformt werden.

Dazu miissen die Differentialgleichungen 2. Ordnung (5.20) des DAE-Systems zu Differen-
tialgleichungen 1. Ordnung umgeformt werden. Die dazu notwendige Ordnungsreduktion wird
mittels Substitution der Geschwindigkeiten q_) der generalisierten Koordinaten durch ¥ = (? er-

reicht.

Damit wird aus den Gleichungen (5.20) und (5.21):

MG 02 +Cl(G.0 - 1-A"F@G,¢,t.i) =0 (5.24)
2-4=0 (5.25)
C(g).4@.n =0 (5.26)

Nun handelt es sich um ein DAE-System 1. Ordnung, welches gédngige Solver zur numerischen

Losung von Anfangswertaufgaben 16sen konnen.

56



5.4 Formulierung der Bewegungsgleichungen

Die Differentialgleichungen 1. Ordnung und die algebraischen Nebenbedingungen lassen

sich kompakt in folgender Form zusammenfassen:

-

GV, Y.t)=0 (5.27)

Dabei handelt es sich um ein implizites, nichtlineares DAE-System 1. Ordnung, wobei der
Vektor G die Funktionen der Unbekannten reprisentiert. Der Vektor ¥ = (7 g7 A7)T enthilt
die Lage- und GeschwindigkeitsgroBen der Korper im System sowie die Lagrangefaktoren. Y =
(T @7 AT enthilt die Geschwindigkeits- und BeschleunigungsgroBen sowie die Ableitungen

der Lagrangefaktoren.

5.4.3 Indexreduktion des DAE-Systems

Nach der Definition in Abschnitt 5.2 beschreibt der Index eines DAE-Systems die Anzahl no-
tiger Differentiationen nach der Zeit, um die DAE-Bewegungsgleichungen (5.24) bis (5.26) in
ODE-Bewegungsgleichungen fiir die Beschleunigungen ¢ = f (c?, g, u,t) und die Lagrangefak-
toren A = f (cj’ , é’, c?, i, 1) umzuformen [MSCO05]. Am Beispiel eines einfachen Pendels soll im
Folgenden der Begriff "Index eines DAE-Systems” verdeutlicht werden:

Ay

x2+y2=1//"~\ ig

Ny N

/ \

/ \
! 1
\ N P

v
(N /
/
m\\__//

Bild 5.5: Pendel

Die Anwendung der Lagrange Gleichungen 1. Art (5.9) (5.10) ergibt:

mi+2x1=0 (5.28)
my + 2yd—mg =0 (5.29)
¥+ -1=0 (5.30)
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Um das DAE-System nun in ein System gewohnlicher Differentialgleichungen zu iberfiihr-

en, wird zunichst die Zwangsgleichung zweimal nach der Zeit abgeleitet:

P AxE+y 4Py =0 (5.31)

Durch Einsetzen der Beschleunigungen X und y aus Gleichung (5.28) und (5.29) in (5.31)
ergibt sich:

22 22
P+ T+ -y 4 gy=0 (5.32)
m m

Mit der Zwangsgleichung x* + y> — 1 = 0 folgt aus (5.32) fiir A:

A= %(ﬁ + 57+ gy) (5.33)

Um nun auch fiir A eine gewohnliche Differentialgleichung zu erhalten, wird (5.33) ebenfalls
nach der Zeit abgeleitet.

A= 2 (255 + 235 + g) (5.34)

Insgesamt sind also fiir das einfache Pendelbeispiel drei Zeitableitungen nétig, um das DAE-

System in ein ODE-System zu iiberfithren. Das DAE-System hat somit den Index 3.

Weiter vereinfacht werden kann die ODE fiir A (5.34) durch Einsetzen der Beschleunigungen
X und y aus den Gleichung (5.28) und (5.29):

A= =22 (ix + yy) + %y (5.35)

Aus der Zwangsgleichung (5.30) folgt:

d d
r (x*+y") = - (5.36)

2 (xi+2yy) =0 (5.37)

Aus Gleichung (5.35) folgt damit:

1="85 (5.38)

2
Analog zu obigem Beispiel miissen die Differentialgleichungen (5.24) einmal und die Zwangs-
bedingungen auf Lageebene (5.26) zweimal nach der Zeit differenziert werden, um das DAE-

System in ein ODE-System zu {iiberfithren. Bei den Lagrange’schen Gleichungen (5.24) bis
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(5.26) handelt es sich somit um ein DAE-System vom Index 3, das deshalb als Index 3 Formu-
lierung oder Deskriptorform der Bewegungsgleichungen bezeichnet wird [Brenan89a].

Nach [Brenan89a] ist es fiir die numerische Losung von DAE-Systemen im Allgemeinen
von Vorteil, wenn diese einen moglichst kleinen Index haben. Eine Reduktion des Indexes
wird durch Differenzieren der Zwangsbedingungen (5.26) erreicht, was zu Zwangsbedingungen
auf Geschwindigkeitsebene bzw. nach nochmaligem Differenzieren zu Zwangsbedingungen auf
Beschleunigungsebene fiihrt. Das Problem dabei ist, dass die urspriinglichen Lagezwinge der
Index 3 Formulierung dadurch verloren gehen und nicht mehr erfiillt werden miissen. Als Bei-
spiel soll ein einfaches Pendel mit starrem Lager dienen (s. auch [MSCO05]). Ist der Lagerzwang
auf Lageebene formuliert (Index 3), so besagt jener, dass das Lager stets an der selben Position
(kleine Fehler sind erlaubt) verharren muss. Durch eine Indexreduktion geht die Zwangsbedin-
gung auf die Geschwindigkeitsebene iiber und besagt dann, dass die Geschwindigkeit des La-
gerpunktes Null sein muss. Die Geschwindigkeitszwangsbedingung im Pendelgelenk kann fiir
alle Zeitschritte der Simulation innerhalb der vorgegebenen Fehlertoleranz liegen (Error < €),
obwohl das Pendel aufgrund der kleinen Geschwindigkeitsabweichungen von Null langsam
durch den Raum driftet und so die urspriingliche Lagezwangsbedingung des Gelenks verletzt.
Gear stellt in [Gear85] die Stabilisierung der Indexreduktion (”Constraint Stabilization™) vor,
wobei das eben beschriebene Problem durch Beriicksichtigung der urspriinglichen Zwangsbe-

dingungen vermieden wird. Hierauf wird gesondert in Abschnitt 5.4.3.2 eingegangen.

In Verbindung mit der ”Constraint Stabilization” hat die Indexreduktion einen groflen Vor-
teil. Die durch das Losungsverfahren erzeugten Integrationsfehler konnen nun nicht nur auf
Lageebene, sondern auch auf der Geschwindigkeits- und Beschleunigungsebene iiberpriift wer-
den. Das ermdglicht genauere Ergebnisse und robusteres Solververhalten bei nichtglatten Er-
eignissen wie Schlagleisteniiberfahrten. Ohne Indexreduktion, also in der Index 3 Formulierung
konnen vom Solver lediglich die Integrationsfehler auf Lageebene beriicksichtigt werden, was
beispielsweise zu Lagerkraftspitzen fiihren kann, wenn die Anbindung eines Lenkers zwischen
zwei Simulationsschritten von einem Toleranzende der Lagerposition zur Gegeniiberliegenden

beschleunigt wird.

Adams/Car stellt mehrere Moglichkeiten der stabilisierten Indexreduktion zur Verfiigung,
welche in den folgenden Abschnitten beschrieben und vor dem Hintergrund der vorliegenden

Arbeit erortert werden.
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5.4.3.1 Index 3 Formulierung der Bewegungsgleichungen

Wie im vorherigen Abschnitt beschrieben, handelt es sich bei den Gleichungen (5.24) bis (5.26)
um die Index 3 Formulierung oder Deskriptorform der Bewegungsgleichungen (s. [Brenan89a]).
Die algebraischen Zwangsbedingungen sind weiterhin auf Lageebene formuliert, was eine Uber-
priifung des Integrationsfehlers von Geschwindigkeiten, Beschleunigungen und Reaktionskréf-

ten A nicht ermoglicht.

Ein weiterer Nachteil ist die Struktur der zur Losung der Bewegungsgleichungen bendtigten
Jacobimatrix J (vgl. Abschnitt 5.5.2). Letztere setzt sich laut [MSCO05] aus folgenden Kompo-

nenten zusammen:

i —ATF. Myi+Cla-(A"F), C]
J = I —ég 0 (5.39)
0 C, 0

Fiir kleine Schrittweiten h werden einige Terme in der Index 3 Jacobimatrix J sehr grof3, was
dazu fiihren kann, dass J aus rein numerischen Griinden singulédr wird. Fiir kleine Schrittweiten
h, die besonders bei nicht glatten Problemen (z.B. Simulation von Stofvorgingen) benotigt
werden, ist die Index 3 Formulierung somit aufgrund der auftretenden Instabilitét nicht geeignet

und es miissen andere Losungswege gewihlt werden.

5.4.3.2 ”’Stabilized Index 2” (SI2) Reduktionsverfahren

Wie in [MSCO05] beschrieben, verwendet die Index 3 Formulierung der Bewegungsgleichungen
Zwangsbedingungen auf Lageebene C(q, ). Um die Formulierung der Bewegungsgleichungen
auf den Index 2 zu reduzieren, werden anstatt der Zwangsbedingungen auf Lageebene (s. GI.
5.26) Zwangsbedingungen auf Geschwindigkeitsebene verwendet. Das geschieht durch die Ab-
leitung von (5.26) nach der Zeit.

M@ 0x+Cy@.0-1-A"F@G.q.1,i) =0 (5.40)
X=q (5.41)
C(@n,n = 0; (5.42)

Eine Losung des Gleichungssystems mit den Zwangsbedingungen auf Geschwindigkeitsebene
erfiillt jedoch nicht zwangsweise die Zwangsbedingungen auf Lageebene. Deshalb muss die SI2
Formulierung - wie im Abschnitt 5.4.3 anhand des einleitenden Pendelbeispiels erldutert - auch
die Zwangsbedingungen auf Lageebene erfiillen. Die Index 2 Formulierung wird deshalb durch

die Lagezwangsbedingungen stabilisiert, wovon die Bezeichnung “Stabilized Index 2 (SI12)”
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herriihrt. Die SI2 Formulierung der Gleichungen (5.24) bis (5.26) lautet (vgl. [Gear85]):

M@ 0% +Cy@.n-1-A"F@G.g.1,i) =0 (5.43)
$-4=0 (5.44)

@G 2.1 = 0 (5.45)

C(@ 1 =0; (5.46)

Durch die Abhingigkeit von Gleichung (5.45) von ¥ = ¢ und ¢ wird bei der SI2 Formulierung
der Integrationsfehler auf Geschwindigkeits- und Lageebene in den definierten Fehlergrenzen
gehalten. Das ist einer der beiden Hauptvorteile fiir die Verwendung der SI2 Formulierung der

Bewegungsgleichungen.

Der andere Hauptvorteil der SI2 Formulierung ist, dass die Jacobimatrix J, die zur Losung
der Bewegungsgleichungen im Korrekturschritt des Solvers erzeugt werden muss fiir sehr klei-
ne Schrittweiten im Vergleich zur Index 3 Formulierung weit weniger oft singulidr wird. Dies
ist deshalb der Fall, weil bei der SI2 Formulierung die so genannte ”Jacobimatrix Skalierung”
durchgefiihrt wird, wobei alle Differentialgleichungen mit der Schrittweite h multipliziert wer-
den. Dadurch beinhaltet die Jacobimatrix J keine Terme, die Divisionen durch h enthalten. Im
Gegensatz zur Index 3 Formulierung treten deshalb bei der SI2 Formulierung keine Singulari-

tiatsprobleme bei kleinen Schrittweiten h auf.

Die wesentlichen Vor- und Nachteile der SI2 Formulierung sind in Tabelle 4 zusammenge-
fasst (s. auch [MSCO5]). Bei den Nachteilen wird genannt, dass vorgegebene Zwangsbewegun-
gen wie z.B. der Lenkradwinkel des Fahrers zweimal stetig differenzierbar sein miissen, damit
die SI2 Formulierung zu plausiblen Ergebnissen fiihrt. Der Hintergrund hierfiir ist, dass die
zweimalige Ableitung vorgegebener Zwangsbewegungen mit Unstetigkeiten an den Unstetig-

keitsstellen theoretisch zu unendlich groBen Beschleunigungen fiihrt.

Tatsédchlich hat sich herausgestellt, dass die implementierte SI2 Formulierung iiberhaupt kei-
ne Zwangsbewegungen beriicksichtigen kann. Der Solver schaltet automatisch auf die Index
3 Formulierung um, sobald eine vorgegebene Zwangsbewegung (z.B. Lenkradwinkelverlauf)
durch ihn erkannt wird. Seitens MSC.Software wird dies mit der noch fehlenden Implementie-

rung dieser Funktion in den Adams/Solver begriindet.

Der Grund hierfiir ist laut Aussage von MSC.Software eine Managemententscheidung, die
besagt, diese Funktionalitit erst in zukiinftigen Solverversionen zu implementieren. Deshalb
sind bis dato nur Simulationen mit konstantem Lenkradwinkel in der SI2 Formulierung mog-
lich.
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Fiir die vorliegende Arbeit iiberwiegen die Vorteile der SI2 Formulierung der Bewegungs-
gleichungen. Lediglich die im Vergleich zur Index 3 (I3) Formulierung ldngeren Rechenzeiten

von 80-100 % und die fehlende Moglichkeit, Zwangsbewegungen wie beispielsweise Lenkwin-

kelverldufe vorzugeben, fallen negativ ins Gewicht.

Fazit

Die Verwendung der SI2 Formulierung wird daher fiir moglichst genaue Lastergebnisse bei
ABS-Bremsungen ohne Lenkeinschlag auf stark unebener Strafle empfohlen. Dabei ist jedoch
darauf zu achten, dass die Lenkanlage durch ideal starres Festhalten des Lenkrades unrealistisch
versteift wird. Wie spiter in Kapitel 6 erldutert wird, kann das Versteifen der Lenkanlage durch

Reduzierung der Torsionssteifigkeit der Lenksédule aufgehoben werden.

Tabelle 4: Vor- und Nachteile der SI2 Formulierung

Vorteile:

Nachteile:

e Sehr prizise Ergebnisse auf
Geschwindigkeits- und Lageebene
und damit auch auf Beschleuni-
gungsebene. Es entstehen weniger
durch die Numerik verursachte
Spitzen in den Beschleunigungs-

verldufen.

e Durch die glatteren Beschleuni-
gungsverldufe ist die SI2 Formu-
lierung stabiler und robuster als
die Index 3 Formulierung. Korrek-
torkonvergenzprobleme treten da-
her seltener auf (s. Abschnitt 5.5.2).

e Ist im Gegensatz zur Index 3 For-
mulierung auch bei sehr kleinen

Schrittweiten stabil.

e Hochfrequente Schwingungen wer-

den sehr genau wiedergegeben.

e Im Verlauf der vorliegenden Arbeit
hat sich gezeigt, dass die Rechen-
zeiten bei gleichen Integrationsfeh-
lervorgaben 80 % - 100 % ldnger
sind als bei der Index 3 Formulie-

rung.

e Keine Vorgabe von Zwangsbewe-
gungen (z.B. Lenkradwinkel) mog-
lich, da nicht im Solver implemen-

tiert.
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5.5 Numerische Losung des Gleichungssatzes: Eine Anfangswertaufgabe

Wie bereits in Abschnitt 5.4 beschrieben, handelt es sich bei dem zu 16senden Gleichungssatz
um ein System Differential Algebraischer Gleichungen (DAEs), welches aus Differentialglei-
chungen und den algebraischen Gleichungen der Zwangsbedingungen besteht. Als einleitendes
Beispiel soll ein sehr diinner Quader (ebene Betrachtung) mit vernachlédssigbarer Hohe (b << y)
dienen, der eine Rampe hinunter rutscht (Bild 5.6).

Nach den Lagrange’schen Gleichungen 1. Art (Gl. 5.19) ergeben sich die folgenden ODE-
Bewegungsgleichungen 2. Ordnung:

m[x)—( 0 ]—/1-65:0 (5.47)
y m-g

Die generalisierten Koordinaten q sind also die Lagekoordinaten x und y. Die Schnittkraft F
wirkt stets senkrecht zur Geraden h. Durch Multiplikation des skalaren Kraftbetrags A mit C_‘Z
wird die Schnittkraft F in x- und y-Richtung zerlegt.

YA

4,
", I

,
2,

h:y=—ax+c

>
Bild 5.6: Beispiel fiir die Bestimmung von DAE-Bewegungsgleichungen

Der Lagezwang C folgt aus der Bedingung, dass sich der Quader immer auf der Geraden

befinden muss. Deshalb gilt:

C@g=Cx,y)=—-a-x+c—-y=0 (5.48)
oC oh oh
Cq(Q) = (5_q = [a 5] =[-a - 1] (5.49)
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Damit ergibt sich das DAE-System 2. Ordnung bestehend aus zwei Differentialgleichungen
2. Ordnung und einer algebraischen Zwangsbedingung:

mi+Ada=0 (5.50)
my—mg+A=0 (5.51)
Cx,y)=—-a-x+c—-y=0 (5.52)

Das fiir die Adams/Solver notwendige DAE-System 1.0rdnung ergibt sich mit Hilfe der in
Abschnitt 5.4.2 beschriebenen Ordnungsreduktion:

Y= 3,x )" (5.53)
¥ = (5,5, 4 9) (5.54)
0100 0
0000 —da
Yf(Y,/l,t)[O 001 Y+ g (5.55)
0000 g-4
C@=Cx,y)=—-a-x+c—-y=0 (5.56)

Damit die DAE gelost werden kann, miissen konsistente Anfangswerte vorliegen. Der Quader
muss sich also fiir # = 0 auf der Geraden befinden, was soviel bedeutet, dass die Zwangsbedin-
gung C(y(0), x(0), t = 0) = 0 erfiillt sein muss.

Bei obiger DAE handelt es sich wie bei dem DAE-System in Adams um ein aus der Mathe-
matik bekanntes Anfangswertproblem. Ubertragen auf das Modell des MKS-Fahrzeugs heifit
das, dass ausgehend von vorgegebenen Anfangswerten Y(0) sowie vorgegebenen Bewegungs-
gleichungen die Bewegung des Fahrzeugs unter der Einwirkung von duferen Kriften und Mo-
menten bestimmt werden muss. Wie bei obigem Beispiel miissen auch in Adams beim Start der
dynamischen Analyse die Zwangsbedingungen C(q,t = 0) = 0 konsistent sein. Dazu wird iibli-
cherweise vor Beginn der dynamischen Analyse in Adams eine statische Analyse durchgefiihrt,
welche die Erfiillung der Zwangsbedingungen sicherstellt. Der numerischen Losung solcher
Anfangswertprobleme durch den Adams-Solver sind die folgenden Abschnitte gewidmet.

5.5.1 Klassifizierung in numerisch steife und nicht-steife Systeme

Mehrkorpersysteme konnen in numerisch steife und numerisch nicht-steife Systeme unterteilt
werden. Fiir beide Klassen gibt es spezielle numerische Solver. Deshalb muss vor der Wahl
eines geeigneten Solvers zur Losung der Bewegungsgleichungen festgestellt werden, ob das zu

untersuchende Mehrkorpersystem numerisch steif oder numerisch nicht-steif ist.
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5.5 Numerische Losung des Gleichungssatzes: Eine Anfangswertaufgabe

In [Gipser06] wird ein steifes Gleichungssystem als System definiert, das sowohl Komponen-
ten mit sehr schneller Dynamik (hohe Eigenfrequenzen und kleine Zeitkonstanten) als auch mit
sehr langsamer Dynamik (kleine Eigenfrequenzen und groBe Zeitkonstanten) enthélt. Zur Be-
wertung, ob ein lineares Gleichungssystem steif oder nicht-steif ist, wird dabei der so genannte
Steifigkeitsindex « ausgewertet (Gl. 5.57) . Durch ihn wird das Verhiltnis des betragsmifig
groBten Eigenwerts A zum betragsmélig kleinsten Eigenwert dargestellt. Da Eigenwerte und
Eigenfrequenzen Eigenschaften linearer Systeme sind, miissen nichtlineare Systeme erst um
einen Betriebspunkt linearisiert werden. Danach ist die Klassifizierung als numerisch steifes
oder numerisch nicht-steifes System moglich. Dabei wird davon ausgegangen, dass die Eigen-
werte des linearisierten Systems das Verhalten des nichtlinearen Systems in gewissen Grenzen

um den Betriebspunkt recht gut wiedergeben.

Nach [Gipser06] haben steife lineare Systeme einen Steifigkeitsindex von gewdéhnlich iiber
1000.

/leig,i| i=1 )
= (5.57)
/leig,i|l- )

max(

min( .
Im Gegensatz zu [Gipser06] werden in [MSCOS5] nicht die Eigenwerte, sondern die Eigenfre-
quenzen des linearisierten Systems betrachtet. Dabei wird das Verhiltnis zwischen der hochsten
tiberhaupt auftretenden Eigenfrequenz zur hochsten nicht tiberddmpften Eigenfrequenz ausge-
wertet und als Steifigkeitswert bezeichnet. Systeme mit einem Steifigkeitswert von iiber 200
werden als steife Systeme klassifiziert und Systeme mit einem Steifigkeitswert kleiner als 20

als nicht-steife Systeme.

Die Klassifikation des in der vorliegenden Arbeit verwendeten Mehrkorpersystem-Fahrzeug-
modells als steifes oder nicht-steifes System wird nach der in [Gipser06] vorgeschlagenen De-

finition durchgefiihrt und nachfolgend beschrieben.

Da es sich bei dem MKS-Fahrzeugmodell um ein nichtlineares Modell - also nicht um ein
LTI-System (Linear Time Invariant) handelt - muss es zuerst um mehrere Betriebspunkte linea-
risiert werden. Hierzu stellt Adams mittels des Solverwerkzeugs Adams/Linear die Moglichkeit
bereit, das MKS-System um frei wihlbare Betriebszustinde zu linearisieren. Als Betriebszu-
stainde werden in der vorliegenden Arbeit das stehende Fahrzeug, das Fahrzeug bei 0,4g und bei
0,8g Querbeschleunigung gewihlt. Die Analyse der Eigenwerte ergibt in allen drei Betriebszu-
stinden Steifigkeitsindizes im Bereich 1-10'° bis 1-10%. Somit handelt es sich bei dem betrach-
teten System eindeutig um ein sehr steifes System. Zur Losung des DAE-Gleichungssystems
muss deshalb in der vorliegenden Arbeit einer der von Adams/Solver bereitgestellten steifen

numerischen Integratoren gewéhlt werden.
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Adams stellt mehrere numerische Algorithmen zur ndherungsweisen Losung der Anfangs-
wertaufgabe eines steifen Systems zur Verfiigung. Alle basieren auf der im ndchsten Abschnitt
beschriebenen Riickwirtsdifferenzierungsformel (Backward Differentiation Formula) [Gear71].

Ein Integrationsschritt in Adams besteht im Allgemeinen aus:

1. Vorhersage/Schitzung (Prediction) einer Losung des Gleichungssatzes fiir den néchsten
Zeitschritt ¢, mittels Extrapolationsmethoden.

2. Korrektur (Correction) der Schitzung des Losungsvektors fiir den Gleichungssatz zum
Zeitpunkt 1. durch eine iterative Methode, so dass alle Unbekannten die Bewegungs-

gleichungen innerhalb einer vorgegebenen Fehlertoleranz erfiillen.

Im folgenden Abschnitt wird detaillierter auf beide Teilschritte der numerischen Integration

in Adams eingegangen.

5.5.2 Integration der Bewegungsgleichungen steifer Systeme

Im Zeitraum der Erstellung der vorliegenden Arbeit war fiir die verwendete Simulationsum-
gebung Adams/Car Porsche ausschlieBlich die Verwendung des so genannten Fortran Solvers
moglich. Daher beschrinken sich folgende Ausfithrungen auf selbigen, obwohl der neuere C++
Solver fiir die Standardversion von Adams/Car bereits verfiigbar war. Die Ergebnisse sind je-

doch im Wesentlichen auf die Verwendung des C++ Solvers iibertragbar.

Wie in Abschnitt 5.4.2 erldutert, muss das DAE-System

L

G, %.t)=0 (5.58)

durch den Integrator gelost werden. Die Adams Integratoren fiir steife Systeme (z.B. GStiff) ba-
sieren alle auf der BDF (Backward Differentiation Formula) [Gear71]. Sie zidhlen zu den Mehr-
schrittintegratoren, da sie zur Losung der Systemgleichungen eine oder mehrere Vergangen-
heitslosungen verwenden. Deshalb und weil das in der vorliegenden Arbeit untersuchte System
steif 1st, beschridnkt sich die Beschreibung auf die Integratoren fiir numerisch steife Systeme. In
der Literatur gelten auf der BDF basierende Integratoren als aulergewohnlich stabil und genau.
Das ist wiederum die Erkldarung dafiir, weshalb sie als Standardintegratoren fiir steife Syste-
me in Adams fungieren [Brenan89a]. Ein Zeitschritt bei der Berechnung der Vorwértsdynamik
des geregelten MKS-Systems setzt sich aus drei Schritten zusammen: der expliziten Pridiktion,
der impliziten Korrektur und der Fehleriiberpriifung. Was hierbei explizit und implizit bedeu-
tet, wird im Folgenden bei der genaueren Beschreibung des Préadiktions- und Korrekturschritts

erldutert. Die schon haufiger erwihnte BDF findet dabei im Korrekturschritt Verwendung.

66



5.5 Numerische Losung des Gleichungssatzes: Eine Anfangswertaufgabe

Bild 5.7 zeigt den Zusammenhang zwischen den oben genannten drei Schritten und soll als
Leitfaden und Orientierung bei deren folgender Beschreibung dienen. Der Pradiktionsschritt,

welcher den Zeitschritt von ¢, bis t,,; darstellt, wird im ndchsten Abschnitt erldutert.

Start:
Statische Analyse —Anfangsbedingungen

y
‘ Pridiktor

Zeitschritt m. Ordnung k Schrittweite h:
t,—»t, .t =t +At;n=0,1,2..  —
Zeitschritt m. reduzierter Schrittweite

und anderer Pradiktorordnung k:
t,—»t,. .t =t +eAte<l

‘ Korrektor

konvergiert nicht nach vorgegebener
Anzahl an Iterationen
konvergiert nach vorgegebener
Anzahl an Iterationen

v

Bewertung der Losung &
Bestimmung von k und h des
Prddiktors fiir den niichsten Schritt

PRy Fehler > Error (Fehlerschranke)

-

n+l; n+l

Fehler < Error (Fehlerschranke)

Bild 5.7: Uberblick iiber den Ablauf der numerischen Integration in Adams

5.5.2.1 Pridiktionsschritt 7', : Ein Schritt auf der Zeitachse

Bei der Pridiktion (hierfiir steht der hochgestellte Index 0) wird ein explizites Verfahren ver-
wendet. Explizit bedeutet, dass in der Bestimmungsformel fiir }7,53)1 ausschlieBlich vergangene
Werte von ¥ , also f}n_m fiir i=1,...,s auftreten. Fiir jede Komponente des Losungsvektors Y
wird ein Pradiktorpolynom der Ordnung s — 1 durch Interpolation von s Vergangenheitswerten
erzeugt. Die Interpolation kann linear, quadratisch und auch von hoéherer Ordnung sein. Die

Ordnung des Interpolationspolynoms s — 1 wird als Ordnung des Integrators bezeichnet.
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Der Zweck der Interpolation vergangener Losung ist die Schitzung (Pradiktion) einer Losung
fiir jede Komponente des Losungsvektors 7,(13)1 = [X,q, A7 (s. Gl. 5.27) zum niichsten Zeit-
schritt #,,1. Damit werden Anfangswerte fiir die iterative Losung der Bewegungsgleichungen
mittels des Newton-Raphson-Algorithmus bestimmt. Die Pradiktion wird fiir jede Komponen-
te des Losungsvektors separat durchgefiihrt. Sie wird durch komponentenweise Interpolation
vergangener Zustandswerte y,, y,_;... und anschlieBende Extrapolation auf den neuen diskreten
Zeitpunkt yﬁg)l vorgenommen. Im Anschluss daran werden die Komponenten zum Vektor 17,(12)1

zusammengesetzt.

Der Adams Standardsolver GStiff verwendet Priadiktorpolynome bis zur Ordnung sechs. Die
Préadiktorordnung kann bei aufeinanderfolgenden Simulationsschritten variieren. Bild 5.8 ver-
deutlicht einen Pridiktionsschritt fiir eine Komponente y; des Losungsvektors Y mittels eines

Pridiktorpolynoms 2-ter Ordnung.

Pridiktorpolynom 2 —ter Ordnung

ylﬂ(t) f(t3,t4,t5’y1(t3),yl(t4),y1(t5))

Pridiktionswert y\" (t,)

korrigierter Wert y,(t)

tatsiichlicher Verlauf von y,(t)

Bild 5.8: Pridiktion mit Interpolationspolynom und anschlieende Korrektur

Wie dargestellt, wird das Pradiktorpolynom lediglich aus Vergangenheitswerten gebildet. Da-
her handelt es sich - wie eingangs erwédhnt - um ein explizites Verfahren. Da die vorhergesagten
Werte y; in den meisten aller Fille die Systemgleichungen nicht hinreichend genau erfiillen,
wird anschlieBend der Korrekturschritt gestartet. Durch diesen werden die Losungsvektorkom-
ponenten y; so bestimmt, dass sie die Systemgleichungen in bestimmten Fehlergrenzen erfiillen.
Hierfiir wird ein iteratives Verfahren verwendet, da die Systemgleichungen meist nichtlinearer

Natur sind.
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Bei nicht glatten dynamischen Vorgéingen wie beispielsweise Starrkorperstofien, bei denen
sich Systemzustinde wie beispielsweise Beschleunigungen stark zwischen zwei Simulations-
schritten dndern, kann die Pridiktion der Losung sehr weit von der tatsidchlichen Losung ab-
weichen. Dadurch kann es vorkommen, dass der Korrektor durch die stark falschen Startwerte
nicht mehr, oder nicht mit der vorgegebenen Anzahl an Iterationen konvergiert. Die Bewegungs-
gleichungen bei nicht glatten Vorgingen lassen sich deshalb je nach Ausprigung der Zustands-

dnderungen nur sehr eingeschrinkt mit den Adams Integratoren fiir steife Systeme l6sen.

5.5.2.2 Korrekturschritt 17,,+ 1

Ausgehend von den Pridiktor-Anfangswerten 17,(!3)1 aus Schritt 1 werden bei der Korrektur si-
multan fiir alle Komponenten des Losungsvektors Y mittels eines Néherungsverfahrens solan-
ge Iterationen durchgefiihrt, bis alle Gleichungen des DAE-Systems innerhalb einer definier-
ten Fehlertoleranz erfiillt sind. Fiir die Korrektur wird der auf der BDF Formel basierende
Newton-Raphson-Algorithmus verwendet. Die BDF stellt dabei die Beziehung zwischen der
Ableitung des Losungsvektors Y und dem Losungsvektor Y selbst her. Bevor der Newton-
Raphson-Algorithmus erldutert wird soll deshalb kurz die BDF anhand eines Beispiels erldutert

werden.
Backward Differentiation Formula (BDF)

Zu Beginn steht das Anfangswertproblem in Form einer DAE oder eines DAE-Systems in
impliziter Form.

-

G(1,, Y, Y) =0 (5.59)

n

Um nun die Losung von G zum Zeitpunkt #,,; zu errechnen, wird ¥, , durch den Differenzen-

quotienten (backward difference)

Y)n+l - Y)n
h

Y24
Yn+l -

(5.60)

approximiert. Es wird, wie oben beschrieben, die Ableitung des Losungsvektor Y’ durch den
Losungsvektor Y selbst ausgedriickt. Hierbei handelt es sich um die einfachste BDF Formel 1.
Ordnung, die "Backward Euler” oder "Implicit Euler” genannt wird. Der Differenzenquotient

kann hier als lineare Steigung einer Geraden interpretiert werden.

Dargestellt in impliziter Schreibweise ergibt sich folgende Formel:

Gltns1, Vout, Vo) = 0 (5.61)
L Y, -7,
Gltys, Vi1, %) =0 (5.62)
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Das Gleichungsystem (5.62) besteht nun aus nichtlinearen algebraischen Gleichungen fiir I7n+1

und 17,, und ist somit losbar nach I7n+ 1.

Werden hingegen zur Approximation von )_’),’L ., anstatt eines Vergangenheitswertes s Vergan-
genheitswerte (s > 2) von Y gewdhlt, ergeben sich fiir die Komponenten des Losungsvektors
Interpolationspolynome P’(f) mit der Maximalordnung s, welche durch die Vergangenheitswer-
te (¢,—;, 17”_1-) fir1 = 0,...,s gebildet werden [Ansorge03].

Einschub

Fiir ein Polynom s-ter Ordnung werden s + 1 Koeffizienten bendétigt. Dai = 0,...,s, also s + 1

Werte umfasst, betrigt die Maximalordnung des Interpolationspolynoms s.

Daraus ergibt sich die allgemeine BDF fiir eine Komponente y des Losungsvektors Y, die
Grundlage fiir die in der vorliegenden Arbeit behandelten steifen Adams Integratoren ist (s.
[Negrut06]).

Vsl = Z W Yn—k + hBoY, . (5.63)
=0

Dabei sind a; die Polynomkoeffizienten, h die Schrittweite und S, eine durch die Integrations-
ordnung konstant definierte skalare GroBe. Es ergibt sich folgendes implizites DAE-System:

Glt,1, 7n+1’ _)y/,+1] =0 (564)
mit YV = f(tupri Yos1-); i =0, .8 (5.65)

Das DAE-System G besteht nun aus nichtlinearen, algebraischen Gleichungen die nur von Ver-
gangenheitswerten und den Werten zum aktuellen Zeitpunkt #,,; abhéngig sind. Das ermdglicht
dem Newton-Raphson-Algorithmus die iterative Losung der Gleichungen nach dem Losungs-
vektor )7,1+1. Was dabei im Detail geschieht wird im Folgenden erlédutert.

Newton-Raphson-Algorithmus: eindimensionaler Fall

Der Newton-Raphson-Algorithmus wird in diesem Abschnitt anhand eines einfachen eindi-
mensionalen Anfangswertproblems erliutert (in Anlehnung an [NegrutO1]) und anschlieend

fiir den mehrdimensionalen Fall verallgemeinert. Gegeben sei folgendes Anfangswertproblem:

y =281 (5.66)
¥(t0) = Yo (5.67)

Durch die Anwendung der oben beschriebenen “Implicit Euler” bzw. "Backward Euler” Formel

wird das Anfangswertproblem diskretisiert.
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Die Ableitung y verschwindet aus der Formel, indem sie durch den Zustand y; und den ver-
gangenen Zustand y, ausgedriickt wird:

1
= E(yl - Yo) (5.68)

1
;l()’I —yo) — &(t1,y) =0 (5.69)

Dies ist - wie bereits in der obigen Erlduterung des BDF-Verfahrens beschrieben - eine alge-
braische Gleichung f(y;) = 0, die nach y; Iosbar ist. Der Term g ist in den meisten Fillen
nichtlinear. Deshalb muss eine nichtlineare algebraische Gleichung gelost werden, um y; zu
erhalten. Nichtlineare Gleichungen werden in der Regel iterativ gelost. Adams verwendet hier-
zu wie bereits erwihnt den Newton-Raphson-Algorithmus, dessen Funktionsweise durch Bild

5.9 verdeutlicht wird. Fiir y; muss somit eine Nidherungslosung gefunden werden, welche nihe-

Bild 5.9: Newton-Raphson-Algorithmus

rungsweise die Gleichung f(y;) = 0 (f(y1) < €) erfiillt. € ist dabei die zugelassene Fehlergrenze,
welche vom Benutzer definiert wird. Das Newton-Raphson-Verfahren, welches fiir die Iteratio-

nen verwendet wird, funktioniert wie folgt beschrieben:
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(m-1)

Vi =N f,(y(lm—l)) (570)
w_ SO
Ay(l ) = —jm (571)
N1
m>1 (5.72)

Die Ableitung f ’(y(lm_l)) wird in Adams jedoch nicht unbedingt bei jedem Iterationsschritt ge-
bildet, sondern nach einem vom Benutzer definierbaren Muster (s. Korrektorparameter “Pat-
tern”,S. 77) oder im Falle einer nicht konvergierenden Losung. Durch die Einsparung der re-
chenintensiven Jacobimatrixerstellung wird eine Verkiirzung der Simulationszeiten erreicht.

Der Algorithmus wird in diesem Fall als ”Quasi-Newton-Raphson-Algorithmus” bezeichnet.
Der Algorithmus konvergiert, wenn nach der m-ten Iteration gilt:

A= =" Vl<s e m>1 (5.73)

n+l1

In Gleichung (5.73) ist s ein Skalierungsfaktor, fiir den s << 1 gilt. Bei € handelt es sich um die

Korrektor Fehlertoleranz, welche in der Regel kleiner als ein Tausendstel der vom Nutzer durch

(m) (m-1)
n+l _yn+1 |

ist die Anderung A von y wihrend der Iteration. Wird die Anderung zwischen zwei Integrati-

den Solverparameter “Integration Error” vorgegeben Integrationsfehlertoleranz ist. |y

onsschritten A kleiner dem Produkt aus s und € konvergiert der Korrektor und die Losung ist

somit fiir den aktuellen Simulationsschritt bestimmt.
Newton-Raphson-Algorithmus: Verallgemeinert auf den mehrdimensionalen Fall

Da das systembeschreibende DAE-System G(?, 17, 1) = ] (s. Gl. 5.27) nicht nur eine Glei-
chung sondern mehrere Gleichungen enthilt,welche meist nichtlinear sind, wird das Gleichungs-
system zuerst um einen Betriebspunkt linearisiert. Als Betriebspunkte dienen dabei die Pradik-
torwerte (Y@, Y©). Die Linearisierung wird mittels einer Taylorreihenentwicklung durchge-
fihrt [Negrut06]:

- 5 B > oG - -
G(Y.Y,n=GYV. YO n+ — (Y =Y
oY [yo yo
5G o (5.74)
+ — (Y=Y =0
oY (7o o)
2 5 B > oG -
GY,Y,H)=GY? YO n+ = -AY
oY |yo yoy
5G ) (5.75)
+ - . AY) = 6
oY liyo yo
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Ergebnis ist ein lineares Gleichungssystem in AY und A? . Uber die BDF Formel A? = %A? (s.
Gl. 5.60) kann die Zeitableitung des Zustandsvektors AY durch den Zustandsvektor AY ausge-

driickt werden. Es ergibt sich somit folgendes lineares Gleichungssystem in AY:
oG
s

L
h >

oY lyo yo
J-AY = —G(Y?, YO 5 (5.77)

AT = —G(FO, 7O, 1 (5.76)

(YO 70)

Bei dem in eckigen Klammern stehenden Term handelt es sich um die Jacobimatrix J, also
um g—g, welche durch Linearisierung von G im Betriebspunkt (Y, Y©) (Pridiktorergebnisse)
erzeugt wird. Nach Umformung von (5.76) ergibt sich der mehrdimensionale Newton-Raphson-

Algorithmus und somit das mehrdimensionale Aquivalent zu Gleichung (5.70):

7o = gorb _[gey] L gD (5.78)

Die Gleichung (5.77) muss nach
AT = —J7 GO, 7O, 1) = orh _ g (5.79)

aufgelost werden. Dazu muss die Jacobimatrix J invertiert werden. Gleichung (5.77) ist allge-
mein betrachtet ein lineares Gleichungssystem algebraischer Gleichungen mit der allgemeinen
Form

A% =b. (5.80)
Solche linearen algebraischen Gleichungssysteme werden in Adams mittels des Teilprogramms

Adams/Linear gelost. Die dabei durchzufiihrenden Operationen werden im Folgenden erlédutert.
Adams Linear, symbolische und numerische Faktorisierung/Refaktorisierung

Das Gleichungssystem (5.77) wird nach folgendem Prinzip gelost:
Die Jacobimatrix J wird in eine linke untere und rechte obere Dreiecksmatrix zerlegt (s. Gl. 5.81
und 5.82). Diese Operation wird ”LowerUpper-Faktorisierung” oder einfach ”LU-Faktorisierung”
genannt und hat nach [Schwarz04] den Vorteil, dass das Gleichungssystem im Rechner sehr ein-
fach geldst werden kann (s. Rechenbeispiel: Gl. 5.83 - 5.90).

J=LU (5.81)
Jiu Ji2 Jis Ly, 0 O I Up U
Jou Jn Jun |=| La Ly 0 10 1 Uas (5-82)
Jai Jn U3 Ly Ly L3 0 O 1
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Die Komponenten der Jacobimatrix J;; sind davon abhiingig, in welcher Reihenfolge die n
Bewegungsgleichungen sortiert sind, bzw. in welcher Reihenfolge sie abgeleitet und in J ge-
schrieben werden. Der Schritt, in dem die Komponenten von J bestimmt werden und die sym-
bolische Zerlegung von J in L und U durchgefiihrt wird, heilt ”symbolische Faktorisierung”.
”Symbolisch” bedeutet hierbei, dass noch keine Zahlenwerte eingesetzt werden. Das geschieht
erst in der weiter unten beschriebenen “numerischen Faktorisierung”. Da die Jacobimatrix J
durch Ableiten der Bewegungsgleichungen gebildet wird und sich die Bewegungsgleichungen
wihrend einer Simulation nur in manchen Fillen #ndern (z.B. Anderung der Zwangsgleichun-
gen bei einem StoB3), reicht es oft aus, die symbolische Faktorisierung nur einmal pro Simulation
durchzufiihren. Die symbolischen Platzhalter miissen dann bei jedem Rechenschritt lediglich
numerisch faktorisiert werden, d.h. mit Zahlenwerten ersetzt werden. Andern sich jedoch die
Bewegungsgleichungen wihrend der Simulation und fiihrt dies zu einer singuliren, d. h. nicht
invertierbaren Jacobimatrix, so wird die so genannte “symbolische Refaktorisierung” (symbolic
refactorization) durchgefiihrt. Hierbei handelt es sich um den Versuch des Solvers, die Jacobi-
matrix wieder invertierbar zu machen. Dazu werden die Bewegungsgleichungen neu aufgestellt

und sortiert, die Jacobimatrix neu generiert und eine neue "LU-Faktorisierung” durchgefiihrt.

Der Schritt nach der “symbolischen Faktorisierung” heilit "numerische Faktorisierung”.
Hierbei werden die symbolischen Inhalte von L und U mit numerischen Werten ersetzt, d.h.
mit Zahlen gefiillt. Das bringt den Vorteil, dass die oben beschriebene rechenzeitaufwindige
symbolische Faktorisierung relativ selten durchgefiihrt werden muss, und bei den meisten Re-
chenschritten lediglich die numerische Faktorisierung von L und U vorgenommen wird. Das

fuhrt zu deutlich kiirzeren Simulationszeiten.

Nach der symbolischen und numerischen Faktorisierung kann das lineare algebraische Glei-

chungssystem gelost werden. Das wird an dem folgenden Beispiel gezeigt (vgl. [Negrut06]).

J-AY = —G(Y™, y™) (5.83)
L-U-AY =b (5.84)
L-%=bh (5.85)
Lll 0 0 X1 bl
L21 L22 0 L . %] = bz (586)
Ly Ly L3z X3 b3
b by, — x| L by — x1L3; — xoL
X, = _1;)62 _b X1 22;x3 _9 X1L31 — XpL32 (5.87)
Ly, Ly Ls;
U-ANY =% (5.88)
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1 U]z U13 AYl X1
0 1 U23 . AYZ =| X2 (589)
0 0 1 AY3 X3

AY3 = X3, AYZ =Xy — U23 . Y3; AY] =X — U12AY2 - U13AY3 (590)

Hiermit ist die Losung fiir einen Iterationsschritt des Newton-Raphson-Algorithmus bestimmt.
Der neue Wert fiir eine Komponente Y; aus Y ist

Y™ =Y + AY, (5.91)
Dieser wird anschlieBend als Startwert fiir den niachsten Iterationsschritt verwendet.

Wie aus den Gleichungen (5.87) des Rechenbeispiels ersichtlich ist, wird das Gleichungssys-
tem fiir kleine Komponenten L;; unlosbar. Dann wird durch eine ”symbolische Refaktorisierung”
versucht, die L und U Matrizen neu zu erstellen. AuBerdem ist sehr gut zu erkennen, dass die
Matrizen L und U nicht von der rechten Seite b abhéngig sind. L und U lassen sich also fiir

beliebige b wiederverwenden, solange sich die Jacobimatrix nicht veridndert.

5.5.2.3 Fehleriiberpriifung der korrigierten Losung

Wenn der Korrektor fiir alle Komponenten des Losungsvektors Y konvergiert, iiberpriift der
Solver, ob die gefundene Losung den Genauigkeitsvorgaben des Anwenders entspricht (s. Ab-
schnitt 5.5.3: Solverparameter ”Error”). Da zur Fehlerbestimmung aufgrund der Nichtlinearitéit
keine genaue analytische Losung vorhanden ist, bedient sich der Solver dabei einer Schitz-
methode. Damit bewertet der Solver die Abweichung zwischen vorhergesagtem Wert und der
letztendlich durch die Korrektur gefundenen Losung. In [Negrut06] wird folgende Formel fiir

die Bestimmung des lokalen Fehlers genannt:

ny NIRRT
D =Ck)- JZ [M] (5.92)

n
=1 !

Mit Gleichung (5.92) wird die Wurzel des mittleren quadratischen Fehlers (Root Mean Square
Error RMSE) zwischen vorhergesagtem Wert y, und korrigiertem Wert y. aller Komponenten
zum aktuellen Zeitschritt bewertet. D wird dabei als lokaler Fehler bezeichnet, y, sind die vor-
hergesagten und y. die korrigierten Werte der ny Komponenten des Losungsvektors Y. C(k) ist

ein von der Ordnung des Priadiktors abhingiger Gewichtungsterm.

Ist D kleiner als der Solverparameter ”Error”, so wird die Losung akzeptiert. Auf Basis des
lokalen Fehlers D werden dann die Priadiktorordnung k und die Pradiktorschrittweite h fiir den

nichsten Berechnungsschritt festgelegt.
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Ist D groBer als der Solverparameter ”Error”, so wird die Losung nicht akzeptiert und der

Pradiktor extrapoliert erneut eine Vorhersage, jedoch mit verdnderter Pradiktorordnung und ver-

minderter Schrittweite h. Bei Diskontinuititen (z.B. Stovorgénge) kann es vorkommen, dass

der Solver in eine Endlosschleife iibergeht. Bei Eintreten dieses Falls kann versucht werden,

iber die Solverparameter "Adaptivity” und ”Error” die Fehlertoleranz des Solvers zu erh6hen
(s. Abschnitt 5.5.3).

5.5.3 Relevante Solverparameter

allgemeine Parameter

e DTOUT: Mit dem Parameter "DTOUT” wird die Ausgabeschrittweite festgelegt, mit

welcher der Adams-Solver Simulationsergebnisse in Ergebnisdateien auf die Festplat-
te eines Rechners schreibt. Bei der Wahl von "DTOUT” ist es wichtig, moglichst ein
ganzzahliges Vielfaches der Simulationsschrittweite ”Hmax” zu wiéhlen. Sind nidmlich
Simulationszeitpunkte und Ausgabezeitpunkte nicht synchron, so muss der Integrator
jedes Mal die Schrittweite reduzieren, um die Werte beim Ausgabezeitpunkt "TOUT”
bestimmen zu konnen. Eine Moglichkeit, Abtast- und Simulationsschrittweite dennoch
asynchron ohne stindige Anderung der Simulationsschrittweite zu wihlen, bietet der Pa-

rameter "Interpolate” (s.u.).

Interpolate: Liegt ein Ausgabezeitpunkt "7out” zwischen zwei Simulationsschritten, so
wird bei eingeschalteter Interpolation nicht die Solverschrittweite h reduziert, sondern
das Ergebnis mittels Interpolation zwischen den Simulationsschritten bestimmt. Ist die
Ausgabeschrittweite "DTOUT” kein ganzzahliges Vielfaches der Solverschrittweite h,
wird empfohlen die Interpolate Option zu aktivieren. Andernfalls kann die Solverschritt-
weite h sehr klein und die Jacobimatrix bei Verwendung der Index-3 Formulierung der
Bewegungsgleichungen singuldr werden (s. Abschnitt 5.4.3).

Pridiktorparameter
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e Hmax: Die maximal erlaubte Schrittweite h, die der Priadiktor in die Zukunft extrapolie-

ren” darf, wird durch Hmax festgelegt. Fiir die Lastsimulation mit den in der vorliegenden
Arbeit verwendeten Modellen auf unebener Fahrbahn hat sich ein Wert von 1e-4 als guter
Kompromiss zwischen Ergebnisgenauigkeit und Solverrobustheit herausgestellt. Fiir eine
synchron ablaufende Co-Simulation muss H,,,, = % DTOUT mitn = 1,2...n gelten (s.
Abschnitt 5.6).
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e Hinit: Die Schrittweite des ersten Simulationsschrittes der dynamischen Analyse A(t = 0)
kann mit dem ParameterHinit festgelegt werden. Standardméifig betrdgt sie 1/20 der Aus-
gabeschrittweite "DTOUT” (nicht Solverschrittweite) [MSCOS5]. Im Laufe der vorliegen-
den Arbeit hat sich herausgestellt, dass eine Reduzierung von Hinit auf beispielsweise
le — 6 Sekunden bei Konvergenzproblemen des Korrektors im ersten Simulationsschritt
hilfreich sein kann. Die Konvergenzprobleme @uflern sich in stindiger Wiederholung
symbolischer Refaktorisierungen (s. Abschnitt 5.5.2) gleich im ersten Rechenschritt. Vor
allem ist das bei Simulationen auf stark unebener Fahrbahn der Fall. Kommt es jedoch zu
keinen Konvergenzproblemen im ersten Rechenschritt, wird die Beibehaltung der Stan-
dardeinstellung empfohlen. Dadurch werden Singularititen der Jacobimatrix durch eine

zu kleine Solverschrittweite h vermieden (s. Abschnitt 5.4.3).

Korrektorparameter

e Corrector: Fiir diesen Parameter sind die Optionen “original” und "modified” verfiig-
bar. Die Verwendung des modifizierten Korrektors macht die Simulation mit Adams hin-
sichtlich Korrektor-Konvergenzproblemen robuster. Das wird jedoch mit dem Nachteil
erkauft, dass bei der Korrektorkonvergenziiberpriifung nur Lagezustinde iiberpriift wer-
den. Geschwindigkeiten, Krifte und Lagrangefaktoren werden jedoch nicht iiberpriift.
Das fiihrt dazu, dass Simulationen mit diskontinuierlichen Vorgingen (z.B. Stovorgin-
ge) hinsichtlich der Korrektorkonvergenz robuster werden. Die Ergebnisse hingegen wer-
den dadurch ungenauer. Die wihrend der vorliegenden Arbeit durchgefiihrten Untersu-
chungen haben gezeigt, dass bei Simulationen auf unebener Fahrbahn die Verwendung
des originalen Korrektors nicht zweckmiBig ist. Letzterer iiberpriift die Integrationsfeh-
ler von Lagen, Geschwindigkeiten, Kriften und Lagrangefaktoren, was meist dazu fiihrt,
dass Simulationen aufgrund von Korrektorkonvergenzproblemen nicht zu Ende simuliert
werden konnen. Es wird daher empfohlen, den “modified” Korrektor zu verwenden.

o MaxIT: Mit dem MaxIT Parameter wird vom Benutzer die Maximalanzahl der Itera-
tionen angegeben, die der Korrektor pro Simulationsschritt durchfiihren soll. Reicht die
Anzahl nicht fiir die Konvergenz des Korrektors aus, so wird ein neuer Pradiktorschritt
mit geringerer Schrittweite h durchgefiihrt. Der Standardwert fiir ”MaxIT ’ist 10. Im Lau-
fe der vorliegenden Arbeit hat sich herausgestellt, dass eine Erhohung von MaxIT keine
Behebung eines Korrektor-Konvergenzproblemes bei den behandelten Simulationen be-
wirkt. Der Standardwert von 10 ist deshalb beizubehalten. Die Adamsliteratur [MSCO05]
empfiehlt, MaxIT nicht groBer als 10 zu wihlen, da die so gewonnenen Losungen durch

Rundungsfehler verfilscht werden konnen.
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e Pattern: Mit dem Solverparameter Pattern kann festgelegt werden, ob die Werte der Ja-

cobimatrixkomponenten bei allen oder nur bei bestimmten Korrektoriterationen berech-
net werden sollen. T:F:T:F:T bedeutet beispielsweise, dass bei der zweiten und vierten
von fiinf Korrektoriterationen auf die Jacobimatrixberechnung verzichtet werden soll, um
Rechenzeit einzusparen (T=True; F=False). Hier hat sich herausgestellt, dass die Stan-
dardeinstellung T:F:F:F:T:F:F:F:T:F fiir die in der vorliegenden Arbeit durchgefiihrten
Untersuchungen ausreicht. Die Verwendung des Musters T:T:T:T:T:T:T:T:T:T kann bei
evtl. auftretenden Konvergenzproblemen zu einer Behebung selbiger fiithren. Das fiihrt

jedoch zu lingeren Rechenzeiten.

Adaptivity: Der Solverparameter Adaptivity kann dann zum Einsatz kommen, wenn alle
anderen Moglichkeiten erschopft sind, eine Simulation erfolgreich zu Ende zu simulieren.
In [NegrutO6] wird ausdriicklich darauf hingewiesen, diesen Parameter nur mit Vorsicht
zu verwenden, da er zu grof8en Fehlern in den Ergebnissen fiihren kann. Dennoch kann
die Verwendung des Parameters Adaptivity die Korrektorfehlertoleranzgrenzen bei sehr
kleinen Schrittweiten aufweiten und somit die Robustheit gegen Korrektorkonvergenz-

probleme erhohen.

Adaptivity

||AY|| < Fehlertoleranz Korrektor + (5.93)

S chrittweite

Die Chance, dass der Korrektor bei Unstetigkeiten konvergiert, wird dadurch groBer, je-
doch auf Kosten der Simulationsgenauigkeit. Es wird empfohlen, diesen Parameter nicht
zu verwenden. Im Falle von starken Unstetigkeiten und Simulationsfehlschlagen durch
Korrektorkonvergenzproblemen kann ein Wert von 1e-8 fiir die Adaptivitit bei kritischer
Betrachtung der Ergebnisse zur Losung fithren [MSCO5].

Error: Mit dem Parameter ”Error” wird vom Benutzer der bei jedem Integrationsschritt
erlaubte lokale Fehler festgelegt. Dadurch wird bestimmt, wie eng die Fehlertoleranz bei
der in Abschnitt 5.5.2.3 beschriebenen Bewertung der Korrektorkonvergenz sein soll. Die
Angabe des Parameters ”Error” ist einheitenabhiingig. Bei dem in der vorliegenden Ar-
beit verwendeten Modell wurde fiir die PositionsmaBe die Einheit Millimeter verwendet.
Bei auftretenden Korrektorkonvergenzproblemen kann die Reduzierung des verwendeten
Standardwerts von 1e-2 auf Kosten der Simulationsgenauigkeit Abhilfe schaffen. Es wird

jedoch die Verwendung des Standardwerts von le-2 empfohlen.
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5.6 Funktionsweise der Co-Simulation

Bei der Co-Simulation von Adams/Car und Simulink werden zu diskreten Zeitpunkten Signa-
le zwischen beiden Simulationsplattformen ausgetauscht (s. Abschnitt 4.3). Dazu miissen im
Adams MKS-Gleichungssatz Variablen definiert werden, die bei jedem Integrationsschritt aus
Simulink eingelesen werden, und solche, die bei jedem Integrationsschritt nach Simulink ex-
portiert werden. Hierbei handelt es sich um so genannte ”Adams state variables”, welche durch
den Anwender in Adams entweder als Modelleingénge (Plant-Inputs) oder Modellausgéinge
(Plant-Outputs) des MKS-Fahrzeugmodells definiert werden. Analog zur regelungstechnischen
Konvention konnen die Simulink Regelsystemmodelle als Regler bezeichnet werden und das
MKS-Fahrzeugmodell als Regelstrecke. Die MKS-Modelleinginge (Plant-Inputs) sind somit
die StellgroBen und die MKS-Modellausginge (Plant-Outputs) die Messgro3en des Regelkrei-
ses. In Bild 5.10 ist der Co-Simulationsregelkreis am Beispiel der in Abschnitt 6 behandelten
ABS-Bremsungen dargestellt.

Simulink Regelsystemmodelle (Regler & Stellglieder)
| ABS/ESP
- e mm = = Stellsignale:
1 Motormoment
I 4x Bremsmomente
s _= =]
S o S =
= 2= E=Ng)
135 L
. B =2
1E EE
A Ha g «n B
1 8 = ADAMS MKS-Fahrzeugmodell (Regelstrecke & Messglieder) 8 2
1 H Gaspedalstellun
-lllllllllllllllllllllllllllllllllllllllllllllllllllllllllllllll‘
1 Bremskraft .
Fahrzeug- & StraBenmodell E Stellsignale:
1 _— . Motormoment
1 ST BMOtOI' = 4x Bremsmomente
| Fahrzustand &% _ vremse H
- o o . S -
- V- —— § [ Fahrermodell
N ] ahrermode .
: % Kupplung LI LI open/closed loop ‘
e fir closed loop Fahrermodell, _ _ _ . A 3

Bild 5.10: Veranschaulichung der Co-Simulation am Bsp. einer ABS-Bremsung

Zeitlicher Ablauf der Kommunikation bei der Co-Simulation:

Anhand der ersten zwei Kommunikationsvorginge zwischen Adams und Simulink soll nach-
folgend die Funktionsweise der Kommunikation bei der Co-Simulation erldutert werden (s.
Bild 5.11). Haufig wird die Co-Simulation als parallele Simulation zweier Prozesse beschrie-
ben. Bild 5.11 verdeutlicht jedoch, dass solange einer der beiden Solver aktiv ist, der andere

Solver auf neue Werte wartet. Die beiden Solver arbeiten also nicht parallel sondern seriell.
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Kommunikations-

intervall
1 2 1, >
DTWH hmax
Adams Solver| | Anfangs- ———t— ———t—t
bedingungen A, o)
H 5
S o
b =
Anfangs- = El #
Simulink Solver System- [— “ ———— —
zustinde =
T
T >
L) L t,
Tg:  Schrittweite Simulinksolver |
h,.. Schrittweite Adams Solver Kommunikations-
DT,,: Augabeschrittweite fiir die Aufzeichnung intervall

der Adamsergebnisse

Bild 5.11: Veranschaulichung der Kommunikation zwischen Adams- und Simulinksolver bei

der Co-Simulation

Die in Adams festgelegten oder aus einer statischen Analyse resultierenden Anfangsbedin-
gungen fiir die Streckenausginge (Messgroflen) werden mittels A/Controls nach Simulink kom-
muniziert. Zusammen mit den Anfangsbedingungen fiir die internen Reglerzustinde 16st der
Simulinksolver damit die Regelsystemalgorithmen von 7y bis #; auf der Zeitachse des Simu-
linksolvers. Dabei entspricht das Zeitintervall dem vom Benutzer definierbaren ”Communicati-
on Intervall”, welches die Kommunikationsrate zwischen Adams- und Simulinksolver darstellt.
Die nun bekannten Plant-Inputs (Stellgroen) werden anschlieend zuriick an Adams kommu-
niziert. Damit kennt der Adams/Solver alle Anfangsbedingungen fiir die generalisierten Koordi-
naten ¢ und StellgroBen iZ, und er kann die Bewegungsgleichungen des MKS-Fahrzeugmodells
von fy bis #; 16sen (s. Abschnitt 5.4). Wohlgemerkt wurden hierfiir die Simulinksignale zum
Zeitpunkt ¢+ = ¢; der Simulinkzeitachse verwendet. Die Simulationszeit des Simulinksolvers
eilt der des Adams/Solvers also um ein ”Communication Intervall” vorraus. Es handelt sich
dennoch um ein kausales System, da fiir die erste Berechnung der Stellgroen in Simulink die
Adams-Anfangsbedingungen verwendet werden. Bei der gesamtheitlichen Betrachtung stimmt
also die zeitliche Abfolge von Aktion und Reaktion bzw. Ursache und Wirkung mit der Realitiit
iberein, obwohl die Zeitachse des Simulinksolvers gegeniiber der Zeitachse des Adams/Solvers
um ein " Communication Intervall” verschoben ist. Zum Zeitpunkt #; der Adams/Solver-Zeitachse
werden die Streckenausginge (Plant-Outputs) vom Adams/Solver an den Simulinksolver kom-
muniziert. Damit 16st der Simulinksolver die Regelalgorithmen von #; bis #, und gibt anschlie-
Bend die Streckeneinginge (Plant-Inputs) wieder an Adams zuriick. Die oben beschriebenen

Vorginge wiederholen sich solange bis die Simulation beendet ist.
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Co-Simulation in der Praxis:

Um den Bezug zur Praxis herzustellen, zeigt Bild 5.12 ein typisches DOS-Informations-

fenster einer Co-Simulation zwischen Adams/Solver und Simulinksolver.

on CA\WINDOWS' system32'cmd.exe
var~258, fun=8. +Baa B

var~251, fun=8. +@8a

var/252, fun=0.00000080B0BORRBE0. +BBH

var/248,. fun=1.000000BPBOBERRBEBE +BBA

control/ROUT INE=abgUDM: :EventRunFor. func=user(8.B888188>
SIMULATE/DYNAMIC,. DUR=8.0861. DTOUT=B.BBBl(:)

Begin the dynamic analysis.

The system is modelled with STABILIZED INDEXR-2 DAEs
The integrator is GETIFF, CORRECTOR=modified.

Integration error = 1.BE-82
Simulation Time Cumulative Cumulative Integrator
Time Step Iterations@ Steps Taken Order ®
4.4AAAAE-A3 1.8AAABBE-B4 236 98
4.58000E-83 1.88888E-B4 239 21
var~228, fun=-2.23858833692768268780e +005
var-221, fun=1.0000RPRRRRRBRRRER: +B0A

var-253, fun=0.PRRRRRRRRRBBRBRBA: +BAA
var/254, fun=0.PPRRRPPPRRRRRPRRA: +BAA
var/-255, fun=0.000RRPRRNRNBRBBEA: +BAA
var/s256,. fun=0.0000PPPPODDOBRBBA: +BBA
var-24%, fun=0.00RRRPPRRRRBRRRBA: +BAA
vars258, fun=0.PPPRRPPPRRPPRPPPR: +BAA
var/251, fun=0.000000PPEBBBPBBBA: +BAA
var/252, fun=0.000000PPEBPBBRBBA: +BAA

var-248, fun=1.ARRRRRRRRRRRRRRRA: +BAA
control/ROUTINE=abgUDH: :EventRunFor, func=user{d.B888188)
SIMULATE-DYNAMIC, DUR=8.0801. DIOUT=8.8081

Begin the dynamic analysis.

Bild 5.12: Informationsfenster der Co-Simulation

Die Eintrdge des Co-Simulationsfensters werden im Folgenden erlédutert:

1. Dies ist der Befehl an den Adams/Solver, das dynamische System einen Schritt mit der
Schrittweite DUR=1e-4 s zu simulieren. Der Parameter "DTOUT” ist die Ausgabeschritt-

weite, mit welcher der Adams/Solver die Simulationsergebnisse in eine Datei speichert.

2. Hierbei handelt es sich um Informationen iiber die gewihlte Formulierung der Bewe-
gungsgleichungen, den gewihlten Solver und Korrektor sowie den vom Anwender defi-

nierten Integrationsfehler.

3. Die beiden Werte geben den Anfangs- und Endzeitpunkt des aktuellen Berechnungs-

schrittes an.
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. Hierbei handelt es sich um die Simulationsschrittweiten des letzten und des aktuellen

Berechnungsschrittes.

. Die bis zum aktuellen Zeitpunkt in Summe notwendigen Iterationsschritte des Korrek-

tors zur Losung der Bewegungsgleichungen werden durch die beiden Werte dargestellt
(s. Abschnitt 5.5.2). Bei dem abgebildeten Zeitschritt wurden drei Iterationen des Kor-

rektors zur Losung des Bewegungsgleichungssystems benotigt.

. Angabe der Anzahl an Simulationsschritten, die bis zum aktuellen Zeitpunkt in Summe

berechnet wurden.

. Angabe der Ordnung des Priadiktorpolynoms, welches zur Schitzung einer Ndherungslo-

sung benotigt wird (s. Abschnitt 5.5.2).

. Hierbei handelt es sich um die Variablen der MKS-Bewegungsgleichungen, die an Simu-

link gesendet werden. Dargestellt sind Identifikationsnummern und Werte zum aktuellen

Zeitpunkt.

. Zwischen Punkt 8 und 9 berechnet der Simulinksolver die Plant-Inputs (Stellgroen) fiir

das Adams-Fahrzeugmodell. Bei Punkt 9 werden die Ergebnisse aus der Simulinkberech-

nung eingelesen. Im Anschluss wird wieder mit Punkt 1 begonnen.

Synchronisation der Zeitachsen von Adams/Solver und Simulinksolver:

Ein héufig auftretendes Problem bei der Co-Simulation ist, dass die Zeitachsen von

Adams/Solver und Simulinksolver nicht synchron sind. Die von Adams stammenden Ergeb-

nisse passen deshalb zeitlich nicht zu den Simulinkergebnissen.

Um die Synchronitit der Zeitachsen von Simulinksolver und Adams/Solver zu bewerk-

stelligen, muss das ”Communication Intervall” als ganzzahliges Vielfaches der Solver-

Ausgabeschrittweite "DTOUT” und der Simulinkschrittweite T's; gewéhlt werden. Der Grund

hierfiir ist, dass der Adams/Solver die Plant-Outputs (Messgroflen) nur zu den Ausgabe-

zeitpunkten n - DTOUT,n € N mittels A/Controls an Simulink kommunizieren kann. Ist

das "Communication Intervall” kein positives ganzzahliges Vielfaches der Solver-Ausgabe-

schrittweite "DTOUT”, fallen die Kommunikationszeitpunkte nicht mit den Ausgabezeitpunk-

ten des Adams/Solvers zusammen und die Zeitachsen der beiden Solver verschieben sich zu-

einander. Mit der Simulinkschrittweite T's; verhélt es sich genauso.
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Wahl des ”Communication Intervalls” im Kontext fahrdynamischer
Regelsysteme:

Das ”Communication Intervall” legt - wie oben beschrieben - die Rate des Informationsaus-
tausch zwischen beiden Solvern fest. Da wihrend eines ”Communication Intervalls” keinerlei
Informationsaustausch stattfindet, rechnen die Solver fiir diese Dauer mit konstanten Plant-
Inputs bzw. Plant-Outputs. Wird das ”Communication Intervall” ausreichend klein gewihlt (im
Rahmen der vorliegenden Arbeit 1073 bis 107s), ist der zeitliche Verzug zwischen Stelleingrif-
fen und Fahrzeugmodellreaktionen durch die diskrete Kommunikation sehr gering. Die Wahl
eines kleinen ”Communication Intervalls” ermoglicht somit die ganzheitliche Modellierung des

Zeitverhaltens von Stellgliedern (z.B. Hydraulikzylinder) in den Simulink-Regelsystemmodellen.

5.7 Benutzerparameter der Co-Simulation

Der Anwender hat Zugriff auf verschiedene Parameter der Co-Simulation. Bild 5.13 zeigt den
Parameterdialog. Im vorliegenden Abschnitt werden die Parameter erldutert, welche direkten
Einfluss auf den Ablauf und die Ergebnisse der Co-Simulation haben und deshalb héufig verin-

dert werden miissen.

Mit der "Interprocess Option” wird der Kommunikationsprozess zwischen Adams und Mat-
lab/Simulink gewihlt. Pipe(DDE) wird bei der Co-Simulation auf einem Einzelrechner verwen-
det. Bei Pipe(DDE = Dynamic Data Exchange) handelt es sich um eine lokale Datenverbindun-
gen zwischen zwei Programmen. TCP/IP ist die zweite Auswahlmoglichkeit fiir die ”Inter-
process Options” und wird bei Co-Simulation mehrerer Prozesse auf verschiedenen Rechnern
eingesetzt. Wihrend der vorliegenden Arbeit wurde ausschlieflich Pipe(DDE) verwendet, da
nur ein Rechner fiir die Untersuchungen verfiigbar war. Fiir weiterfithrende Informationen zu
den ”Interprocess Options” wird auf [Microsoft07], [Linux04] und [Gerschau0O1l] verwiesen.
Mit dem Parameter ”Number of communications per output step” kann die Aufzeichnungsrate
der Adams Ergebnisspeicherung reduziert werden. Wie in Abschnitt 5.6 beschrieben, verlaufen
die Zeitachsen von Matlab- und Adams-Solver nur synchron, wenn das ”Communication Inter-
vall” ein ganzzahliges Vielfaches der Ausgabeschrittweite "DTOUT” des Adams-Solvers ist.
Wird also das ”Communication Intervall” reduziert, muss fiir die Co-Simulation meist auch die
Ausgabeschrittweite "DTOUT” des Adams-Solvers reduziert werden. Das fiihrt dazu, dass die
benotigte Datenmenge fiir die Speicherung der Simulationsergebnisse auf der Festplatte durch
die hohere Abtastrate grofer wird.
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=} Function Block Parameters: ADAMS Plant
—MSC.ADAMS Plant (mask)

I

ADAMS Afiew form (.cmd file)

Simulate any MSC.ADAMS plant model either in ADAMS /Solver form (.adm file) or in

P
F

ADAMS install directory

IADAMS_sysdir
ADAMS working directory

JADAMS_cwd

Interprocess Dplionl PIPE(DDE)
ADAMS host

JADAMS_host

ADAMS solver lypel Fortran
User executable (opt.: if blank - use standard)

JADAMS_exec
ADAMS model file prefix

|ADAMS_prefix
ADAMS Afiew input names

lADAMS_inputs
ADAMS Afiew output names

IADAMS_outputs
Output files prefix (opt.: if blank - no output)

|ADAMS_prefix
Communication Interval

Jo.001
Number of communications per output step

Ji

Interpolation Order

Jo

Direct Feedthrough | no

Simulation mode| discrete

Animation mode| batch
Initial Static Simulation Flag

Lol Ll L

|ADAMS_static
Initialization commands

[[8DAMS _init]

Concel |  Hep

Lpply

Der Parameter ”Number of communications per output step” kann nun dazu genutzt werden,
die Datenmenge der Ergebnisdateien auf das bendtigte Mall zu beschrinken. Ist der Wert des
Parameters "Number of communications per output step” ungleich Eins, steuert dieser anstelle
des Adams-Solverparameters "DTOUT” die Ergebnisspeicherungsrate. Beispielsweise bedeu-
tet ein Wert von zehn fiir den Parameter "Number of communications per output step”, dass
bei einem ”Communication Intervall” und einem “DTOUT” von le-4 s nur zu jeder zehnten
Kommunikation, also jede Millisekunde ein Wert auf der Festplatte des Rechners gespeichert
wird. Vor allem bei sehr kurzen Kommunikationsintervallen und den damit einhergehenden
kleinen Werten fiir die Ausgabeschrittweite "DTOUT” des Adams-Solvers lassen sich so sehr
groBe Adams-Ergebnisdateien vermeiden. Die Simulationsdauer wird dadurch ebenfalls erheb-

lich verkiirzt.
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Bild 5.13: Parameter der Co-Simulation
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5.8 Folgerungen und Einschrinkungen fiir die Lastbestimmung im akti-

ven Fahrwerk mittels Co-Simulation

Empfehlungen fiir Solver- und Kommunikationparameter

Bei der Co-Simulation handelt es sich um zwei diskret arbeitende Solver, die zu ebenfalls
diskreten Zeitpunkten Signale austauschen. Um Aliasingeffekte (hohe Frequenzen werden in
niedrigere transformiert) zu vermeiden, muss das Nyquist-Shannon’sche Abtasttheorem beach-
tet werden. Die Schrittweiten der beiden Solver miissen mindestens der doppelten, besser der
2,5 bis 4 fachen Frequenz entsprechen, die untersucht werden soll. Im Folgenden werden Emp-
fehlungen fiir die Wahl der Solver- und Kommunikationsparameter bei der Lastbestimmung im
aktiven Fahrwerk ausgesprochen, die sich im Verlauf der Arbeit als bester Kompromiss zwi-

schen Simulationsdauer und Ergebnisgenauigkeit herausgestellt haben.

Adams/Solver Parameter:

e Aufgrund der teils hochdynamischen Vorginge bei den untersuchten ABS- Bremsungen
auf unebener Fahrbahn wird fiir den Adams Solver eine Schrittweite von le-4 s empfoh-
len. Dieser Wert muss aus Griinden der Zeitachsensynchronisierung der beiden Solver
(s. Abschnitt 5.6) sowohl fiir die maximale Adamsschrittweite "H,,,,” als auch fiir die
Adams Ausgabeschrittweite "DTOUT” (s. Abschnitt 5.5.3) gesetzt werden.

e Beim Auftreten von Unstetigkeiten wie beispielsweise wihrend einer Schlagleisteniiber-
fahrt, muss der Adams/Solver die Schrittweite h stark reduzieren, damit der Korrektor
konvergiert. Bei Verwendnung der Index 3 Formulierung konnen die kleinen Schrittwei-
ten zu einer singuldren Jacobimatrix fithren. Der Adams/Solver kann dann meist die
Bewegungsgleichungen nicht mehr 16sen. Tritt dieser Fall ein, wird die Verwendung
der SI2 Formulierung der Bewegungsgleichungen empfohlen. Sie ist gegeniiber klei-
nen Solverschrittweiten und Unstetigkeiten robuster als die standardmiBig verwende-
te Index 3 Formulierung. Wie in Abschnitt 5.4.3 beschrieben, erlaubt die SI2 Formu-
lierung mit der aktuellen Version von Adams/Car nur Mandéver, bei denen dem MKS-
Fahrzeugmodell keine Zwangsbewegungen vorgegeben werden. So ist beispielsweise die
Vorgabe eines Lenkradwinkelverlaufs bei Verwendung der SI2-Formulierung nicht mog-
lich. Der Adams/Solver schaltet dann automatisch auf die Index 3 Formulierung zuriick.
Seitens MSC.Software wird das mit der noch fehlenden Implementierung dieser Funktion
in den Adams/Solver begriindet.

e Die Adams-Ausgabeschrittweite "DTOUT”, mit der die Daten vom Adams/ Solver in

die Ergebnisdateien gespeichert werden, sollte ein ganzzahliges Vielfaches der Adams
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Solverschrittweite ”Hmax” sein. Andernfalls besteht die Moglichkeit, dass der Adams-
Solver die Schrittweite h in einem Zeitschritt sehr klein wéihlen muss, um einen Output-
step "TOUT” zu ,treffen”. Wie in Abschnitt 5.5.2 beschrieben, kann dies bei Verwendung
der Index 3 Formulierung der Bewegungsgleichungen zu einer singulidren Jacobimatrix
fiihren und somit das erfolgreiche Simulieren verhindern. Da der Adams/Solver z.B. bei
Simulationen auf unebener Strale teilweise die Schrittweite h reduzieren muss, damit
der Korrektor konvergiert (s. Bild 5.7), ldsst sich der oben beschriebene Effekt oft nicht
vermeiden. Deshalb wird die Verwendung der Solveroption "Interpolation=ON” emp-
fohlen. Dadurch wird verhindert, dass der Adams/Solver die Schrittweite verringert, um
einen Ausgabeschritt "TOUT” zu ,.treffen”. Stattdessen wird das Ergebnis zum Ausgabe-

zeitpunkt mit Hilfe eines Interpolationsverfahrens bestimmt.

Simulink Parameter:

e Die in der vorliegenden Arbeit verwendeten Regelsystemmodelle enthalten hochfrequen-

te Signale wie beispielsweise die amplitudenmodulierte Ventilspannung im ABS-Regel-
system. Deshalb wird eine ”Simulink-Solverschrittweite” von le-4 s empfohlen. Werden
andere Regelsystemmodelle mit niederfrequenteren Signalanteilen verwendet, so kann
die Schrittweite entsprechend dem Nyquist-Shannon Abtasttheorem auf das 2 fache, bes-

ser das 2,5 bis 4-fache der maximal auftretenden Signalfrequenz reduziert werden.

Kommunikationsparameter:

86

e Die realen Regelsysteme beziehen ihre Eingangssignale entweder iiber den zeit- und wert-

diskret arbeitenden CAN-BUS oder direkt in analoger oder digitaler Form von Senso-
ren. Ubliche CAN-Bus Empfangszyklen fiir Fahrwerkregelsystme liegen zwischen 3 ms
(z.B. Lenkwinkelsignal bei einer Aktivlenkung) und 10 ms (z.B. Querbeschleunigungssi-
gnal bei Wankstabilisierung). Bei direkter Anbindung von Sensoren an die Steuergerite
wird die Empfangsrate von der AD-Wandlung des Steuergerits bestimmt und kann ver-
nachlédssigt werden. Bei der Co-Simulation bestimmt das ”Communication Intervall” wie
hdufig StellgroBen (z.B. Aktorkraft einer Wankstabilisierung) und Messgréen zwischen
MKS-Fahrzeugmodell und Regelsystemmodellen ausgetauscht werden. Um den zeitli-
chen Verzug durch die Kommunikation bei der Co-Simulation gering zu halten, wird
empfohlen fiir das ”Communication Intervall” ebenfalls den Wert von le-4 s zu wih-
len. Das Zeitverhalten der Informationsverarbeitung und der Aktoren im realen Fahrzeug
kann auf diese Weise ganzheitlich in den Regelsystemmodellen abgebildet werden und
wird nur geringfiigig von der Kommunikation zwischen den Softwarewerkzeugen beein-

flusst. Werden von le-4 s abweichende Adams/Solver- und Simulinksolver-Schrittweiten
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verwendet, muss das ”Communication Intervall” geméfl den Ausfiihrungen in Abschnitt
5.6 als positives, ganzzahliges Vielfaches der Adams-Ausgabeschrittweite "DTOUT” ge-

wahlt werden.

Mit dem in Abschnitt 5.7 beschriebenen Parameter "Number of Communications per
Output step” kann festgelegt werden, wie oft Informationen zwischen Adams und Simu-
linksolver ausgetauscht werden, bevor ein Zwischenwert in die Ergebnisdateien auf der
Rechnerfestplatte geschrieben wird. Da in obigen Ausfiihrungen fiir die Solverschrittwei-
ten jeweils eine Empfehlung von le-4 s ausgesprochen wird, ist fiir die Wahl des Para-
meters "Number of Communications per Output step” ein Wert von 10 zweckmiBig. Das
entspricht einer Abtastschrittweite von 1ms bzw. einer Abtastrate von 1000 Hz. Vergli-
chen mit iiblichen Abtastraten von ca. 400 Hz bei Lastkollektivmessungen ist dieser Wert
ausreichend hoch gewihlt. Die benotigte Festplattenkapazitit fiir die Ergebnisdateien hilt

sich dadurch in Grenzen, und die Simulationsdauer verkiirzt sich um den Faktor zwei.

Zusammenfassend werden die in Tabelle 5 enthaltenen Werte fiir die Co-Simulation empfoh-

len.
Tabelle 5: Empfehlung fiir die Solverparameter bei der Co-Simulation
Parameter Einstellung
Simulinksolver ODE4 Runge-Kutta, Single Tasking
Simulinkschrittweite le-4s
Adams/Solver GSTIFF | ConstantBDF (robuster auf unebener Fahrbahn)

Adams-Formulierung

ebene Fahrbahn: Index 3, unebene Fahrbahn: SI2

Adams-Schrittweiten

Hinit: Default | Hmin: Default | Hmax: le-4 s

Corrector modified

Pattern Standard: T:F:F:F:T:F:F:F:T:F | TT:T:T.T.T:T:T:T:T bei
Korrektorproblemen

MaxIT Default: 10

Error Modelleinheitenabhingig: Default: 1e-3 — Bei Modellie-
rung in mm

DTOUT DTOUT =n-Hmaxmitn =1,2,3.....

Interpolation GSTIFF: ”on” | ConstantBDF: ”off”” (nicht unterstiitzt)

Comm. Intervall

le-4s

Number of Communi-

cations per Output Step

10 — (kleinere Ergebnisdateien und ca. 30 - 40 % Kkiirzere

Rechenzeiten)
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6 Neuartige Anwendung:
Lastbestimmung an Fahrwerkskomponenten bei Bremsma-

novern mit Eingriffen des Antiblockiersystems

Beim Testen von realen Fahrzeugprototypen hinsichtlich der Betriebsfestigkeit von Achskom-
ponenten spielen ABS-Bremsmandver auf dafiir vorgesehenen Teststrecken eine grofle Rolle.
Insbesondere bei ABS-Bremsungen auf unebenem Untergrund treten sehr hohe Reifenkrifte
in Lings- und Vertikalrichtung und damit sehr hohe Fahrwerkbelastungen auf. Im Fahrzeug, in
den Reifen und in den Regelsystemen finden dabei hochdynamische Vorgiinge statt. Diejenigen,
welche einen grofen Einfluss auf die im Fahrwerk auftretenden Belastungen haben, werden
in diesem Kapitel erstmals beschrieben. Die Funktionsweise des Antiblockiersystems (ABS)
selbst ist in der Fachliteratur bereits ausfiihrlich erklidrt und daher wird fiir weitere Informatio-
nen auf [Isermann06], [RajamaniO6], [Bosch05], [Burckhardt93] und [Zomotor87] verwiesen.
Um die Betriebslasten wihrend ABS-Bremsungen in der Simulation zu bestimmen, wird das in
Abschnitt 3.1 beschriebene MKS-Fahrzeugmodell mittels Co-Simulation mit dem serienméfi-
gen PSM-Regelsystem des Porsche 911 gekoppelt (s. Bild 6.1).

Karosserie | Antriebsstrang
— B

‘“

Bild 6.1: Uberblick iiber die Modellkomponenten

Aufgrund des Ziels, ABS-Bremsungen auf unebenem Untergrund zu simulieren, wird im
vorliegenden Kapitel ausschlieBlich das dafiir notwendige und in Abschnitt 3.2 beschriebene
RMOD-K Reifenmodell verwendet.
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

Damit das volle Potential der Methode wihrend des Fahrzeugentwicklungsprozesses - vor
allem in frithen Phasen - ausgeschopft werden kann, miissen die ermittelten Ergebnisse gut
mit der Realitit tibereinstimmen und rechtzeitig zur Verfiigung stehen (Simulationszeiten). Die
Austiihrungen in diesem Kapitel zielen darauf ab, die Giite der Simulationsergebnisse zu ver-

bessern.

Das wird erreicht, indem die Modellkomponenten sowie die Modell- und Simulationspa-
rameter identifiziert werden, die maB3geblichen Einfluss auf die Ergebnisgiite der simulierten
Lastdaten nehmen. In Abschnitt 6.1 geschieht dies zunédchst auf analytischem Wege, indem
wichtige Wirkzusammenhinge zwischen den Modellkomponenten untersucht werden. Im An-
schluss wird in den Abschnitten 6.2 bis 6.6 eine Modellvalidierung durch den Vergleich der
Simulationsergebnisse mit Messergebnissen durchgefiihrt. Dazu werden in Abschnitt 6.2 zu-
nichst die Messungen beschrieben. Danach werden in Abschnitt 6.3 die beiden Simulations-
varianten Open-Loop und Closed-Loop ABS-Simulation erldutert, welche anschlieend in den
Abschnitten 6.4, 6.5 und 6.6 bei der Validierung der Simulationsergebnisse Verwendung finden.

Aus Griinden der Ubersichtlichkeit sind die Ausfiihrungen auf die Reifenkriifte, Lings- und
Querlenkerkrifte sowie die Spurstangenkrifte der McPherson-Vorderachse des Porsche 911 be-
schrénkt (s. Bild 6.2).

Léngslenker
Querlenker

Bild 6.2: McPherson-Vorderachse des Porsche 911
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6.1 Analyse der Modellkomponenten, -groffen und -parameter mit rele-
vantem Einfluss auf die bei ABS-Bremsmanovern auftretenden Las-

ten

Im Folgenden werden ausgehend von den Rédern, also den Schnittstellen zwischen Fahrzeug
und Fahrbahn, die Fahrzeug- und Umgebungsgrof3en abgeleitet, welche fiir die Generierung
realitdtsnaher Simulationsergebnisse bei ABS-Bremsungen besonders wichtig sind. Der Grund
fiir die Wahl der Rider als Ausgangspunkt der Analyse ist die Zusammensetzung der in den
Radmitten wirkenden Krifte und Momente aus fahrzeugseitigen und umgebungsseitigen An-
teilen. Der Zusammenhang zwischen Umgebungsgroflen und FahrzeugmodellgroBen ldsst sich
daher am einfachsten bei der Betrachtung der Réder darstellen. Als Orientierungshilfe fiir die
nachfolgenden Ausfiihrungen soll Bild 6.3 dienen. Es stellt die globalen Wirkzusammenhénge

bei ABS-Bremsungen anschaulich dar.

+ Pedalkraft F ,,,

Bremsgestinge/Bremskraftverstirker/
Hauptbremszylinder
* Vorsteuerdruck p,,

SM
w .
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Massenkrifte
gefederte
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Bild 6.3: Wirkkreislauf wihrend einer ABS-Bremsung
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6.1.1 ModellgroBien und -parameter der Rader mit Einfluss auf die bei ABS-Bremsung-
en auftretenden Lasten

Um die Parameter der Rider zu bestimmen, welche wihrend einer ABS-Bremsung Einfluss auf
die Radbewegungen und -kréfte haben, wird im Folgenden das vom Fahrzeug und der Umge-
bung freigeschnittene Rad analysiert (s. Bild 6.4). Die Krifte sind entsprechend ihrer Wirkrich-
tung bei einer ABS-Bremsung eingezeichnet.

Die Radmittenkrifte und -momente Xg, Yz, Zg, Mg, M5 und M,  in Bild 6.4 stellen die vom
Rad/Reifensystem verursachten Fahrwerkbelastungen dar. Durch die Geometrie der Radauf-
hingung werden zusitzliche Fahrwerkbelastungen verursacht, die jedoch erst im folgenden Ab-
schnitt 6.1.2 hergeleitet werden.

Ansicht von links Ansicht von hinten Ansicht von oben
2 , X A
mg,J my,J my,J Y
X y y

P
Fg, & Latsch
Fk‘x”V
P,N) Fg LT
2 N/

Ip |F Rz
<= Lagerreaktionen
Fahrbahn <@ Sonstige Krifte
und Momente
Bild 6.4: Dynamik des gebremsten Rades

Fiir die Aufstellung der Bewegungsgleichungen wird das Rad als Einheit aus Felge und Rei-
fen betrachtet, ohne auf die Besonderheiten der Reifenmodelle einzugehen. Diese werden ge-
sondert in Abschnitt 6.1.3 behandelt. Aus Bild 6.4 lassen sich nun die vereinfachten Bewe-
gungsgleichungen (6.1) bis (6.6) der Rider ableiten, wobei der Einfachheit halber die durch
Reifennachlauf ng und Stralensteigungswinkel hervorgerufenen Krifte und Momente vernach-
lassigt werden (ng = 0). Zusitzlich wird vereinfachend angenommen, dass die Radlast Fg, im
Punkt N unter der Radmitte RM angreift. Das hat die Vernachlédssigung des von der Radlast

erzeugten Rollwiderstands zur Folge, der bei der hier gezeigten Betrachtung des gebremsten
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Rades einen vernachléssigbaren Einfluss hat.

Eine weitere Vereinfachung ist die Annahme, dass die Position der Radmitte RM mit der des

Radlagermittelpunkts zusammen féllt. Die durch ein auBBermittig positioniertes Radlager entste-

henden Hebelarme werden dadurch vernachldssigt. Mit Hilfe der Bewegungsgleichungen (6.1)

bis (6.6) konnen nun die Grof3en und Parameter bestimmt werden, welche auf die Radmitten-

krifte und -momente sowie auf die Radbewegungen wihrend einer ABS-Bremsung Einfluss

nehmen:

mpx = Xg — Fpx 6.1

mgy = Yp — Fg, (6.2)
mri=Fr,—Zr—mp-g (6.3)
JoV = Mygp — Fry - Tap — Frz - 1R (6.4)
Jyywp = Fry-rap — Mp — Mg (6.5)
J:O0r = Fry-ng— Msg — Fr, - rr (6.6)

Parameter des Radmodells:

e Radmasse myz und Massentrigheitsmomente J:
Das Massentrigheitsmoment Jy, beeinflusst insbesondere die Dynamik der Raddrehzahl-
verldufe wg(f) wihrend ABS-Bremsungen. Die Raddrehzahlen wihrend einer ABS-Brems-

ung stehen direkt mit dem Bremsschlupf

wR(t) * Fayn

s =1-— "0

(6.7)

in Beziehung. Der Bremsschlupf ist Eingangsgrofle fiir die Reifenmodelle und ist aus-
schlaggebend fiir die Berechnung der Léangs- und Querkrifte Fg, und Fg, in der Kon-
taktfliche zwischen Reifen und Fahrbahn (Reifenlatsch). Deshalb ist die korrekte Wahl
von J,, fiir realititsnahe ABS-Bremsungen und somit fiir die dabei auftretenden Belas-
tungen der Fahrwerkkomponenten sehr wichtig. Die Massentrdgheitsmomente J,, und J_,
beeinflussen die Radschwingungen um die z- und x-Achse. Letztere haben vor allem bei
ABS-Bremsungen auf unebener Fahrbahn einen Einfluss auf die Belastungsamplituden
und -frequenzen von Querlenker und Spurstange. Darauf wird spiter in den Abschnitten
6.5 und 6.6 nidher eingegangen.

Die Radmasse my bestimmt zusammen mit den translatorischen Radbeschleunigungen X,
¥ und 7 die Radtrigheitskrifte in den translatorischen Bewegungsrichtungen (s. Bild 6.4).
Die translatorischen Radtrigheitskrifte beeinflussen vor allem bei ABS-Bremsungen auf

unebener Fahrbahn die in das Fahrwerk eingeleiteten Belastungen Xg, Y und Zg, da durch
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die StraBenanregung sehr hohe translatorische Radbeschleunigungen auftreten. Deshalb
miissen die Radmassen und Radtrigheiten wihrend des Entwicklungsprozesses stets dem
aktuellen Bedatungsstand entsprechen.

In der vorliegenden Arbeit wurden die Massen und Massentriagheitsmomente der in Bild
6.18 (S. 120) dargestellten Messridder verwendet.

Dynamischer Reifenradius 74, und Achs-Boden-Abstand r,:

Der dynamische Reifenradius 74y, ist sowohl geometrischer Parameter des Radmodells
sowie interner Parameter des ABS-Reglers, wo er zur Bremsschlupfberechnung verwen-
det wird (s. Gl. 6.7). Der dynamische Reifenradius resultiert aus dem Reifen-Abrollumfang
. Letzterer beschreibt die je Umdrehung eines schlupfirei rollenden Rades zuriickgelegte
Wegstrecke und ist beispielsweise vom Reifeninnendruck und der Radlast F, abhingig.
Der dynamische Reifenradius wird wie folgt berechnet:

U abro
Tayn = 2A?7ﬂ_ll (68)

In der Realitit ist das ABS-Regelsystem in der Lage, 74, mittels eines Schitzverfahrens
zu bestimmen, um Reifenverschleil, Radlastinderungen und unterschiedliche Reifenluft-
driicke bei der Schlupfberechnung zu kompensieren. Dazu ist jedoch die Beobachtung
fahrdynamischer Grof3en iiber einen ldngeren Zeitraum hinweg notwendig. Da aufgrund
langer Rechenzeiten hiufig sehr kurze Einzelfahrmandver simuliert werden, kann nicht
davon ausgegangen werden, dass die Simulationsdauer fiir die Schitzung des dynami-
schen Reifenradius ausreichend ist.

Sind der dynamische Reifenradius des MKS-Modells und der im ABS-Regelsystem-
modell hinterlegte dynamische Reifenradius verschieden gro3, dann werden von den Re-
gelalgorithmen verfélschte Ist-Bremsschliipfe berechnet (s. Gl. 6.7). Das fiihrt dazu, dass
vom ABS-Regler zu hohe oder zu niedrige Bremsdriicke gestellt werden. Fiir die mog-
lichst realitdtsnahe Simulation von ABS-Bremsungen muss deshalb darauf geachtet wer-
den, dass der dynamische Reifenradius des Modellrades mit dem im ABS-Reglermodell

verwendeten dynamischen Abrollradius iibereinstimmt.

Der Achs-Boden-Abstand r,4p ist abhédngig von der Radlast und der radialen Reifensteifig-
keit, welche wiederum von der Reifenstruktur und dem Reifeninnendruck abhéngt. Bei
ABS-Bremsungen - vor allem bei solchen auf unebener Strafle - variiert r4p aufgrund
der stattfindenden Radlastschwankungen stark. Die von den Reifenkriften erzeugten und
in Radmitte wirkenden Momente M und M,z werden von r4p beeinflusst. Die radiale
Reifenfederung muss daher zur korrekten Simulation des Achs-Boden-Abstands r4p vom
Reifenmodell beriicksichtigt werden. Der Einfluss des Reifeninnendrucks auf die Fahr-

werkbelastungen wird durch die Ausfithrungen in [Kersten05] bestétigt.
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e Reifennachlauf ny und Seitenversatz rg:
Auf den Reifenlatsch wirken wihrend des Fahrens Flichenkrifte, die zu den Einzelkrif-
ten Fg, Fr, und Fg, zusammengefasst werden konnen. Die horizontal wirkenden Rei-
fenkrifte g, und Fg, greifen am Kriftemittelpunkt P an, und die Radlast Fg, am Krif-
temittelpunkt N fiir die vertikalen Fldchenkrifte.
Bild 6.4 zeigt, dass der Kréftemittelpunkt P aufgrund der Elastizitit des Reifens nicht zen-
trisch unter der Radmitte RM liegt. Durch Anderungen der Bremskraft Fy ., der Seiten-
kraft Fg, oder der Radlast F, dndern sich Groe, Lage und Form der Reifenaufstands-
flache und damit auch die Position des Kriftemittelpunkts P. Der Abstand des Kriftemit-
telpunkts P von der Radmitte wird in der x-z-Ebene als Reifennachlauf ng bezeichnet, in
der x-y-Ebene als Reifenseitenversatz rg. Der Einfachheit halber wird angenommen, dass
die Lage von N in y-Richtung der Lage von P in y-Richtung entspricht. Der angenomme-
ne seitliche Versatz von N zur Radmittenebene entspricht somit ebenfalls r.
Das um die z-Achse des Rades wirkende Lenkmoment Mz wird von der Reifenldngs-
kraft Fr, und der Reifenquerkraft F, iiber die Hebelarme Reifenseitenversatz rx und
Reifennachlauf ng erzeugt. Zusitzlich wird deutlich, dass die Radlast Fg, durch den seit-
lichen Reifenversatz rz einen Hebelarm um die x- Achse und somit einen Einfluss auf das
Sturzmoment M, x um die Radmitte hat.
Bei ABS-Bremsungen auf unebener Fahrbahn treten durch die sehr groen Reifenkrif-
te und durch Fahrbahnunebenheiten gro3e Formédnderungen des Reifenlatschs auf. Die
Verwendung entsprechender Reifenmodelle, welche diese Effekte beriicksichtigen kon-
nen, triagt zur Giite der simulierten Ergebnisse bei. Um die Forménderung der Reifen-
latschfliche durch Reifenkrifte und Straenunebenheiten abbilden zu kdonnen, miissen
physikalische Reifenmodelle mit einer elastisch modellierten Reifenlatschflache verwen-
det werden. Das in Abschnitt 3.2 beschriebene physikalische RMOD-K Reifenmodell mit
elastisch modelliertem Fahrbahnkontakt ist dazu in der Lage. Das mathematische Pacej-
ka Reifenmodell hingegen geniigt diesen Anforderungen nicht. Fiir die Bestimmung von
Fahrwerkbelastungen bei ABS-Bremsungen auf unebener Fahrbahn wird daher empfoh-
len, das RMOD-K Reifenmodell oder ein Reifenmodell mit dhnlichen Fihigkeiten (z.B.
F-Tire [Meywerk07]) zu verwenden.

Krifte und Momente:

e Bremsmoment Mjp:
Die rechnerische Ermittlung des Bremsmoments ist fiir realititsnahe ABS-Simulations-
ergebnisse und somit fiir die dabei auftretenden Bauteilbelastungen sehr wichtig. Das

auf die jeweiligen Ridder wirkende Bremsmoment wird durch den Bremsdruck iiber die
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

Reibpaarung Bremsbelag/Bremsscheibe erzeugt (s. Bild 6.3). Fiir die Umrechnung des
ABS-Bremsdrucks in ein Bremsmoment wird iiblicherweise folgende Modellgleichung
verwendet:

MB = MBremse * PBrems * ABremskolben * VBremskraft (69)

Héufig wird dabei fiir den Bremsenreibwert pig,..s €in konstanter Wert angenommen.
In Abschnitt 6.1.5 wird jedoch gezeigt, dass diese einfache Annahme fiir die Ermitt-
lung realitdtsnaher Bauteilbelastungen wihrend ABS-Bremsungen nicht ausreichend ist.
In der Realitidt hingt der Bremsenreibwert von einer Vielzahl von Parametern ab. Das
Bremsbelag- und Bremsscheibenmaterial, die Bremsentemperatur, der Verschlei3zustand
des Bremsbelags sowie der Bremsdruck sind einige davon. Wihrend einer ABS-Bremsung
haben vor allem die Bremsentemperatur und der Bremsdruck einen groen Einfluss auf
den Bremsenreibwert. Letzterer ist deshalb wihrend einer ABS-Bremsung nicht konstant.
Um dies zumindest vereinfacht zu beriicksichtigen, kann der Bremsenreibwert wihrend
einer ABS-Simulation vereinfacht als Funktion der Zeit t g, (f) angenommen werden.

Wie spiter in Abschnitt 6.1.5 gezeigt wird, ist die Beriicksichtigung der Zeitabhingigkeit
entscheidend fiir den realitdtsnahen Ablauf der ABS-Regelung und damit fiir die Giite der

Belastungsergebnisse.

Stormoment Mg,

Das Stormoment wird iiber die Antriebswelle eingeleitet und tritt beispielsweise bei All-
radfahrzeugen mit Viskoallradkupplungen oder Torsendifferenzialen! auf, bei denen die
Rider der Vorder- und Hinterachse wihrend einer ABS-Bremsung nicht entkoppelbar
sind. Uber das Achsdifferenzial konnen zwischen linkem und rechtem Rad einer Achse
ebenfalls Stormomente iibertragen werden. Im Laufe der vorliegenden Arbeit hat sich ge-
zeigt, dass solche Stormomente einen nicht zu vernachlédssigenden Einfluss auf die am
Rad wirkenden Momente und damit auf den dynamischen Ablauf von ABS-Bremsungen
haben konnen. Deshalb wird fiir die modellbasierte Ermittlung von Betriebslasten wiih-
rend ABS-Bremsungen empfohlen, entsprechende Lings- und Querkupplungsmodelle zu

verwenden.

Reifenlidngskraft Fr . und Reifenquerkraft F ,:

Die sich bei ABS-Bremsungen einstellende Reifenldngskraft Fg , ist ma3geblich fiir die
ins Fahrwerk eingeleiteten Krifte. Laut Gleichung (6.5) ist sie vom Brems- und Stormo-
ment sowie dem Radtrigheitsmoment J,, abhiingig. Da es sich bei der Reifenldngskraft
jedoch um eine Reibungskraft handelt, ist ihr Betrag - und damit auch der Betrag der

ins Fahrwerk eingeleiteten Krifte - durch den Reibschluss Reifen/Stra3e beschriankt. Der
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6.1 Lastrelevante Modellkomponenten, -grofien und -parameter

Reifen bestimmt somit mit seinem Reibpotential die maximal wirkenden Reifenldngs-
kréfte und Bremsmomente, selbst wenn die Bremsanlage des Fahrzeugs mehr Bremsmo-

ment aufbringen konnte. Entsprechend Gleichung (6.5) gilt:

FR,x-rAB = MB+MSt6r+Jyyd)R (610)

Die Reifenquerkraft Fg, ist bei ABS-Bremsungen ohne Lenkeinschlag um ein Vielfa-
ches geringer als die Reifenldngskraft. Sie beeinflusst nach Bild 6.4 neben der translato-
rischen Triagheitskraft mgy die in y-Richtung ins Fahrwerk eingeleiteten Krifte Y. Sie
ist daher ebenfalls wichtig fiir die realistische Bestimmung der Fahrwerklasten bei ABS-
Bremsungen.

Aus obigen Griinden ist eine moglichst der Realitiit entsprechende Modellierung der Rei-
fen von grundlegender Wichtigkeit fiir realistische Belastungsergebnisse. Die Parameter

und Groflen, die hierbei besonders zu beachten sind, werden in Abschnitt 6.1.3 behandelt.

e Radlast Fg_:

Im Wesentlichen wird die Radlast bei ABS-Bremsungen von Fahrzeugmasse, Fahrzeug-
verzogerung, Schwerpunktlage, aerodynamischen Kriften, den Kennungen von Aufbau-
federn und StoBdampfern, der Aufbautriagheit um die Nickachse und von der Stra3enan-
regung beeinflusst. Das Zusammenspiel zwischen Reifenbremskraft, Aufbauverzégerung
und der dadurch stattfindenden dynamischen Radlastverlagerung von der Hinterachse auf
die Vorderachse ist fiir den Ablauf von ABS-Bremsungen und die dabei wirkenden Krifte
entscheidend (s. Abschnitt 6.1.4).

Die Lagerkrifte und -momente Xz, Yz, Zg, M, g, Mp und Msg in Radmitte stellen die in das
Fahrwerk eingeleiteten Belastungen dar, welche sich aus Anregungen des Fahrzeugs (z.B. Ein-
federn beim Bremsen) und der Strale (z.B. Straenunebenheit) ergeben. Nach Bild 6.4 und den

Gleichungen (6.1) bis (6.6) setzten sich die Lagerkrifte und -momente wie folgt zusammen:

Xgp = mgk + Fg, (6.11)

Yr = mpy + Fg, (6.12)

Zr = Fr,—mgr(Z+8) (6.13)
Myg=Jwy+Fry-rap+ Fg,-rg (6.14)
Mg = Fry - rap — Jyywg — M (6.15)
Msg = Fry-ng — J..0r — Fry-rg (6.16)

Von der Radmitte aus verteilen sich die Krifte und Momente auf die verschiedenen Lastpfade
durch die Fahrwerkkomponenten.
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

Fazit

Mit den Betrachtungen in diesem Abschnitt wird deutlich, welchen Einfluss die Elastizitét des
Reifenlatschs auf die in das Fahrwerk eingeleiteten Krifte hat. Deshalb wird empfohlen, fiir die
Lastbestimmung physikalische Reifenmodelle zu verwenden, welche die Reifenlatschelastizitt
abbilden konnen (z.B. RMOD-K, s. Abschnitt 3.2.2).

Ebenfalls deutlich wird, wie wichtig die Radparameter fiir die in das Fahrwerk eingeleiteten
Krifte und Momente sind. Die Massen und Trigheitsmomente der Reifen, der Felgen sowie der
Bremsscheiben nehmen mafigeblichen Einfluss auf die in das Fahrwerk eingeleiteten Krifte und
Momente (s. Gl. 6.11 bis 6.16). Das Massentrigheitsmoment um die y-Achse beeinflusst die
Charakterisitk der Raddrehzahleinbriiche, welche fiir die realistische Darstellung der Fahrwer-
klasten wichtig sind. Vor allem bei ABS-Bremsungen auf unebener Fahrbahn wird der Einfluss

von Radmasse und Massentrigheitsmomenten auf die Fahrwerkbelastungen stérker.

Anhand der Gleichungen (6.11) bis (6.16) wird ebenfalls ersichtlich, dass die Fahrwerkbe-
lastungen mallgeblich von den Reifenkriften abhéngen, welche vom Reifenmodell errechnet
werden. In Abschnitt 6.1.3 wird daher auf die wichtigsten Parameter der Reifenmodelle ein-
gegangen. Welche Modellkomponenten Einfluss auf die Radlast F. nehmen wird im darauf
folgenden Abschnitt 6.1.4 hergeleitet.

6.1.2 MabBgebliche Einflussfaktoren der Achsgeometrie auf die Fahrwerklasten

Im vorigen Abschnitt 6.1.1 sind die alleine vom Rad/Reifensystem verursachten Radmittenkrif-
te Xz, Y, Zg und Radmittenmomente My, M;r, M, r ohne Beriicksichtigung der Achsgeome-
trie beschrieben worden. Bedingt durch die Geometrie der Radauthingung erzeugen die Rei-
fenkrifte Fg ., Fry, und Fg, zusitzliche Momente, welche von den Fahrwerklenkern und vom
Federbein aufgenommen werden miissen. In den folgenden Abschnitten werden diese Momen-
te und deren Abhingigkeiten hergeleitet. Dadurch lassen sich die Modellparameter bestimmen,
welche fiir die korrekte Beriicksichtigung der Achsgeometrieeinfliisse auf die Fahrwerkbelas-
tungen maBigeblich sind. Ferner wird gezeigt, wie sich die Lasten auf Querlenker, Spurstange
und Lingslenker verteilen. Fiir eine allumfassende Beschreibung der Achsgeometrie, Achski-
nematik und -elastokinematik sei auf das Grundlagenwerk der Fahrwerktechnik [Betzler05]

verwiesen, welches auch Orientierungshilfe fiir die folgenden Ausfiihrungen war.
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6.1.2.1 Begriffsdefinitionen

Bevor niher auf die Achse eingegangen wird, sollen zunichst die Begriffe Radhubkinematik,

Lenkkinematik und Elastokinematik definiert werden:

Radhubkinematik und Lenkkinematik:
Unter Radhubkinematik ist die den Réadern aufgezwungene Bewegung zu verstehen, die bei
Radhub auftritt. Analog dazu wird die den Riddern bei Lenkbewegungen aufgezwungenen Stel-
lungsdnderung als Lenkkinematik bezeichnet. Sowohl die Radhubkinematik als auch die Lenk-
kinematik sind abhéngig von der Anordnung der Fahrwerklenker sowie von den Freiheitsgraden

der Fahrwerklager, welche die Lenker miteinander verbinden.

Elastokinematik:
Unter Elastokinematik ist die Anderung der Radstellung zu verstehen, welche durch die elasti-
schen Verformungen der Fahrwerkbauteile beim Einwirken der Reifenkrifte Fr ., Fry, und Fg;
verursacht wird. Ein Beispiel hierfiir ist die elastokinematische Sturzidnderung durch Reifen-

querkrifte.

6.1.2.2 Beschreibung der untersuchten Achse

Die in der vorliegenden Arbeit untersuchte Vorderachse des Porsche 911 Sportwagens ist eine
so genannte McPherson-Achse, die hdufig auch als Federbeinachse bezeichnet wird. Bild 6.5
zeigt die gesamte Vorderachse des Porsche 911 und das zugehorige MKS-Modell der linken
McPherson-Radaufhidngung.

LL ... Langslenker QL ... Querlenker A ... Mitte Stiitzlager
SS ... Spurstange ~ RT ... Radtréger B ... Anbindung Radtriager/Querlenker

Bild 6.5: MKS-Modell der McPherson-Radaufhingung
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

Die Besonderheit der McPherson-Radaufhidngung ist die Nutzung eines drehbar in der Karos-
serie gelagerten Feder-/Diampferbeins, welches neben der Ubertragung der Vertikalkrifte auch
fiir die tibrige Radfiihrung genutzt wird. Das Federbein nimmt also auBBer den Vertikalkréiften

beispielsweise auch die Sturzmomente des Rades M, r bei Kurvenfahrt auf.

Bild 6.6 zeigt die freigeschnittenen Komponenten der linken Radaufhingung des Porsche 911
Sportwagens (ohne das Ddmpfer-/Federbein FB). Hieraus wird ersichtlich, wie sich die Radmit-
tenkrifte und -momente auf die Fahrwerkkomponenten verteilen. Die Massentrigheitskrifte
und -momente der Fahrwerkbauteile sind aus Griinden der Ubersichtlichkeit nicht eingezeich-
net. Zu sehen sind die in Radmitte wirkenden Krifte und Momente des Rad/Reifensystems
aus Abschnitt 6.1.1. Diese werden iiber die Radnabe und das Radlager in den Radtriger und
weiter in die Fahrwerklenker geleitet. Die in Radmitte wirkende Léngskraft Xz wird hauptséch-
lich iiber Langs- und Querlenker, die Seitenkraft Y hauptsédchlich iiber den Querlenker und
das Feder-/Dampferbein in die Karosserie geleitet. Die Vertikalkraft Z; wird grofitenteils iiber
das Feder-/Dampferbein an der Karosserie abgestiitzt. Ein weit geringerer Teil wird durch die
Torsion und die Kardanik der Fahrwerklager iiber Lings- und Querlenker an der Karosserie

abgestiitzt.

In Bild 6.6 ist anstelle des vom Rad/Reifen-System erzeugten Lenkmoments Mg das Lenk-
moment M4 eingezeichnet. Der Grund hierfiir ist der zusétzliche Lenkmomentanteil, welcher
durch die Achsgeometrie erzeugt wird. Abhiingig von der rdumlichen Anordung der Fahrwerk-
bauteile entstehen Hebelarme der Reifenkrifte beziiglich der Lenkachse L.

Durch die Mitbetrachtung der Radaufhingung wird somit das alleine vom Rad/Reifensystem
verursachte Lenkmoment M,z um weitere, durch die Geometrie der Radaufhdngung erzeugte
Anteile ergiinzt. Das gesamte Lenkmoment, welches um die Lenkachse L der Radaufhingung
wirkt, wird als M4 bezeichnet. Es wird iiber den Lenkhebel 7, an der Spurstange abgestiitzt
(s. Bild 6.6). Dabei ist zu beachten, dass die Spurstangen der Vorderachse iiber die Lenkanlage
mit der Radauthingung der jeweils anderen Fahrzeugseite gekoppelt sind. Betrag und Richtung
der Spurstangenkrifte auf beiden Fahrzeugseiten beeinflussen somit im Zusammenspiel mit den
Elastizitdten der Lenkanlage und der Reaktion des Fahrers auf Lenkstorungen die Fahrwerklas-

ten auf beiden Fahrzeugseiten.

Fiir die Bestimmung des Lenkmoments M4 und dessen Abhingigkeiten von Modellpara-
metern werden im Anschluss die oben genannten Reifenkrafthebelarme hergeleitet. Dazu wird
eine gesamtheitliche Betrachtung von Rad und Achse durchgefiihrt (s. Bild 6.7). Das eben-
falls in Radmitte wirkende Sturzmoment M,  wird nicht néher betrachtet, da es lediglich vom

Achs-Boden-Abstand 745 und von der wirkenden Reifenseitenkraft Fr, abhingt.
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X Draufsicht VL F

Fo Spurstange (SS)
—>

Radtrager (RT) .

Bild 6.6: Freigeschnittene Achskomponenten der McPherson-Achse

6.1.2.3 Seitenkrafthebelarm rgy, kinematischer Nachlauf »,
und Reifennachlauf 7y

In Bild 6.7 sind der kinematische Nachlauf n; und der Reifennachlauf ny dargestellt. Der Uber-
sichtlichkeit halber ist der Nachlaufversatz n, nicht dargestellt, welcher durch eine hinter der
Radmitte verlaufende Lenkachse L entstehen wiirde (s. [Betzler05]). In den folgenden Formeln
wird n, jedoch beriicksichtigt.

Bei der in der vorliegenden Arbeit untersuchten Radaufhingung befindet sich der Radauf-
standspunkt N hinter dem DurchstoBpunkt S der virtuellen Lenkachse L. durch die Fahrbahn.
Die virtuelle Lenkachse L ist hierbei die Verbindungsgerade der Punkte A und B aus Bild 6.5,
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

um die sich der Radtriger bei Lenkbewegungen dreht. Der auf die x-z-Ebene projizierte Ab-
stand zwischen S und N wird als kinematischer Nachlauf bezeichnet:

Ny = Frag-tan t — n, (6.17)

Mit dem kinematischen Nachlauf ergibt sich der von Achsgeometrie und -kinematik abhén-
gige kinematische Seitenkrafthebelarm (s. Bild 6.7):

YSKk =Nk COST =Tpp-SINT — Ny - COST (6.18)

Mit dem bereits in Abschnitt 6.1.1 behandelten Reifennachlauf ny ergibt sich der gesamte
Seitenkrafthebelarm zu:

rsk = (g +ng)-cosT=rap-s5inT+ (Mg —n,) - cosT (6.19)

Bei ABS-Bremsungen entstehen durch die kinematischen und elastokinematischen Vorspur-
und Sturzéinderungen und durch das Uberfahren von Unebenheiten Seitenkriifte Fg, am Reifen.
Die senkrecht zur Lenkachse wirkende Komponente der Seitenkraft Fg, - cos o (s. Bild 6.7)

erzeugt durch den Seitenkrafthebelarm rgx ein Lenkmoment M, x um die Lenkachse L.
Mssxk = Fry-cos o -rsg = Fry-cos o - (rap- sin T+ (ng — n;) - cos 1) (6.20)

M sk muss von Spurstange und Querlenker aufgenommen werden.

Der kinematische Nachlauf n; ist abhidngig vom Durchsto3punkt S der Lenkachse L durch die
Fahrbahnoberfliche. Die Position von S ist abhiingig von Achskinematik und -elastokinematik
(Nachlaufwinkel T und Nachlaufversatz n,) sowie vom Reifenradius 743 (s. Gl. 6.18). Mit dem
Reifenradius dndert sich also der Seitenkrafthebelarm rgx. Daher muss der Reifenradius mit
der Realitit ibereinstimmen, wenn der Einfluss der Reifenquerkraft auf die Spurstangen- und
Querlenkerkraft bei ABS-Simulationen moglichst genau wiedergegeben werden soll.

Der Reifennachlauf ng kann nur durch physikalische Reifenmodelle wie das RMOD-K Rei-
fenmodell beriicksichtigt werden. Das RMOD-K Reifenmodell beschreibt den Reifenlatsch als
elastische Kontaktfliche, wodurch Verschiebungen der Reifenlatschfliche durch Reifenkontakt-
krifte nachgebildet werden konnen.

Die Verwendung des richtigen Reifenradius und die Verwendung des RMOD-K Reifenmodells
sind also die entscheidenden Einflussgrofen, um die Wirkung der Reifenquerkraft F'r, auf die
Spurstange realitidtsnah wiederzugeben. Der Nachlaufwinkel T und der Nachlaufversatz n, er-

geben sich aus der Achsgeometrie und -kinematik des verwendeten MKS-Achsmodells.
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6.1.2.4 Bremskrafthebelarm rz, Lenkrollhalbmesser s und Seitenversatz des Reifens ry

Der Lenkrollhalbmesser rg ist als Abstand zwischen Radmittenebene und Durchsto3punkt S
der Lenkachse L durch die Fahrbahn definiert (s. Bild 6.7). Laut Vorzeichenkonvention nimmt

der in Bild 6.7 gezeigte Lenkrollhalbmesser negative Werte an (ca. -15 mm).
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... Radmittenachse

... Kréftemittelpunkt

... Radaufstandspunkt

... Lenkachse

.. Spreizungswinkel

... Nachlaufwinkel

... Lenkrollhalbmesser

... Bremskrafthebelarm

.. dyn. Reifenradius

... Achs-Boden Abstand

... Seitenversatz Reifenlatsch
... Radlasthebelarm

... Reifennachlauf

... kinematischer Nachlauf
.. Seitenkrafthebelarm

e kinematischer

Seitenkrafthebelarm

Bild 6.7: McPherson-Radaufhiangung
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Das bedeutet, dass die senkrecht zur Lenkachse L stehende Komponente der Bremskraft

Fg, - cos T iiber den Bremskrafthebelarm
rg ="rg-COS O (6.21)

beim Bremsen ein einlenkendes Moment M, x um die Lenkachse L erzeugt. Dieses Moment
wird durch Spurstange und Querlenker abgestiitzt und erzeugt bei ungleich grolen Reifenldangs-
kriften am linken und rechten Rad unterschiedlich grofle Vorspurwinkel 6g. Das fiihrt wiederum
Zu einer Anderung der wirkenden Reifenquerkrifte F, (s. Seitenkrafthebelarm rgx). Die Lin-
ge des Bremskrafthebelarms rp spielt aufgrund der bei ABS-Bremsungen sehr viel htheren
Reifenlidngskrifte eine wichtigere Rolle als die des oben beschriebenen Seitenkrafthebelarms
rsk. Der Lenkrollhalbmesser der Modellachse muss so gut wie moglich dem der realen Achse
entsprechen. Ansonsten wird der Einfluss der Reifenldngskraft auf die Spurstangen- und Quer-
lenkerkraft durch die Simulation nicht realistisch wiedergegeben. Insbesondere auf die Reifen-
dimensionen muss geachtet werden. Wird der Reifenradius falsch gewihlt, verindert sich die
tatsidchliche Lage des DurchstoBpunktes S der Lenkachse L. durch die Fahrbahn und damit der
Lenkrollhalbmesser rg (s. Bild 6.7).

Wie bereits in Abschnitt 6.1.1 beschrieben, fiihrt neben dem Lenkrollhalbmesser rg (negative
Werte) auch der Seitenversatz des Reifenlatschs rg (positive Werte) zu einem durch die Brems-
kraft Fg, erzeugten Moment um die Lenkachse L. Der Betrag des Bremskrafthebelarms rg in
Bild 6.7 wird durch rp auf

r, = (rg —rg) - cos o (6.22)

vergroBert. In [BetzlerO5] werden fiir rx ungefihr 3 mm pro u;, = 0,1 (ausgenutzter Seiten-
kraftreibwert) angegeben. Bei dem in der vorliegenden Arbeit verwendeten Fahrzeug treten bei
ABS-Bremsungen maximale Seitenkrifte von 2 kN bei 6 kN Radlast auf (s. Bild 6.42). Das
entspricht einem ausgenutzten Seitenkraftreibwert von ca. u; = 0,33. Nach [BetzlerO5] hit-
te dies dann einen Seitenversatz des Reifenlatschs von ungefihr 10 mm zur Folge. Liegt der
Lenkrollhalbmesser r¢ wie bei der McPherson-Achse im Bereich von ca. -15 mm, so hat der
Seitenversatz rg zumindest kurzzeitig einen nicht unerheblichen Einfluss auf den Bremskraft-

hebelarm:
r, = (=15 mm — 10 mm) - cos o (6.23)

Den Seitenversatz des Reifenlatschs konnen nur physikalische Reifenmodelle mit elastischer
Latschmodellierung nachbilden. Daher wird die Verwendung eines physikalisches Reifenmo-
dells empfohlen. Fiir eine moglichst genaue Nachbildung der Spurstangenkraft bei ABS-Brems-
ungen muss die Giiltigkeit der im Modell auftretenden Werte fiir den Lenkrollhalbmesser sicher-
gestellt werden. Dazu sollte - wie oben beschrieben - auch der Achs-Boden-Abstand r4p und

die radiale Reifensteifigkeit des Reifenmodells tiberpriift werden.

104



6.1 Lastrelevante Modellkomponenten, -grofien und -parameter

Das durch die Reifenldngskraft Fg , erzeugte Moment um die Lenkachse L ergibt sich somit

Zu:

Msix = Fry-cost-r, =Fgy-cost-(rs+1g)-coso (6.24)

6.1.2.5 Radlasthebelarm ry;

Der in Bild 6.7 vereinfacht dargestellte Radlasthebelarm rg; beschreibt den Abstand der auf die
Radmittelachse M verschobenen Radlast Fg . zur Lenkachse L. Nach [Betzler05] ergibt sich das

durch die Radlast F ; erzeugte Lenkmoment um die Lenkachse L zu:
Msgy = Fr; - Tre (6.25)

M g, wird tiber die Spurstange und den Querlenker an der Karosserie abgestiitzt. Fiir den Rad-

lasthebelarm rg; gilt folgende Formel:
rre = Cos> o - SinT - (rg + rag - tan o) — sin o - cos T - n, (6.26)

Mit den Gleichungen (6.25) und (6.26) lassen sich nun die Parameter ableiten, welche fiir die
realitdtsnahe Abbildung des Radlasteinflusses auf die Spurstangen- und Querlenkerkrifte re-
levant sind. Die Spreizung o, der Nachlaufwinkel 7 und der Nachlaufversatz n, ergeben sich
aus der korrekten Nachbildung der Achskinematik und Achselastokinemtaik durch das MKS-
Achsmodell. Der Radlasthebelarm rg; ist jedoch auch vom Reifenradius 45 und dem Lenkroll-
halbmesser r; abhidngig. Letzterer wird ebenfalls vom Achs-Boden-Abstand r45 beeinflusst (s.
Abschnitt 6.1.2.4). Es ist deshalb auf die Wahl korrekter Werte fiir den Reifenradius zu ach-
ten. Da bei ABS-Bremsungen sehr viel Radlast auf die Vorderachse verlagert wird, muss auch
der Einfluss der Reifenfederung und die damit einhergehende Verkleinerung des Achs-Boden-
Abstands r4p beriicksichtigt werden. Dies ist bei Verwendung eines physikalischen Reifenmo-
dells wie dem RMOD-K Reifenmodell gewihrleistet.

Aus Gleichung (6.25) geht hervor, dass neben dem Radlasthebelarm auch Betrag und Verlauf
der Radlast Fg, Einfluss auf das Lenkmoment Mg, nehmen. In Abschnitt 6.1.4 wird deshalb
beschrieben, worauf fiir eine moglichst realitdtsnahe Berechnung der Radlastverldufe bei der

ABS-Simulation geachtet werden muss.

6.1.2.6 Zusammenfassung

Die Ausfiihrungen in Abschnitt 6.1.2 fithren zu der Erkenntnis, dass neben einer korrekten

Achskinematik und Achselastokinematik vor allem der Reifenradius r4 5 eine wichtige Rolle fiir
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

die ins Fahrwerk geleiteten Radmittenkrifte und -momente spielt. Zudem ist die Verwendung
eines physikalischen Reifenmodells notwendig, da dadurch die Auswirkungen der Reifenelasti-
zitdten auf die Fahrwerkbelastungen beriicksichtigt werden. Die vom Reifenmodell errechneten
Reifenkrifte erzeugen iiber Bremskraft-, Seitenkraft- und Radlasthebelarm Lenkmomente am
Rad, welche die Spurstangen- und Querlenkerkréfte maf3geblich mitbestimmen. Diese Hebe-
larme hidngen zum Einen von der Achskinematik und -elastokinematik ab, zum Anderen von
den Reifendimensionen und -elastizitdten. Fiir die korrekte Abbildung der Hebelarme miissen

folgende Modellparameter iiberpriift werden:

e Achs-Boden-Abstand r4p

Kinematischer Nachlauf n;

Nachlaufversatz n,

Nachlaufwinkel T

Spreizungswinkel o

Lenkrollhalbmesser r;

Reifenelastizititen in longitudinaler, lateraler und radialer Richtung.

Zusitzlich sind die geometrischen Achsparameter zu iiberpriifen, die fiir die korrekte Berech-

nung der horizontalen Reifenkrifte F'r . und Fg, maBgeblich sind:
e Der Radsturz y nimmt Einfluss auf die Berechnung der Reifenquerkraft Fr .
e Der Vorspurwinkel ¢ hat Einfluss auf den Schréiglaufwinkel a des Reifens, welcher Ein-

gangsgrofe fiir die Berechnung der Reifenquerkraft Fp, ist.

Bei Radsturz- und Vorspurwinkel muss auf korrekte statische Werte bei stehendem Fahrzeug
geachtet werden. Auch die Vorspur- und Radsturzdnderungen bei Rad- und Lenkhub sowie

unter der Einwirkung von Reifenkriften miissen realistisch sein.

Ebenfalls zu beriicksichtigen sind die Einfliisse der Radtrigheitskrifte und -momente, die aus
Gleichung (6.16) hervorgehen und bei den Betrachtungen in diesem Abschnitt bisher vernach-

lassigt wurden. Mit ihnen ergibt sich das gesamte Lenkmoment M4 zu

Msy = J. - 51% + Msix + Mssk + Mspgr (6.27)
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Die Vorzeichen der einzelnen Lenkmomente ergeben sich aus deren Bestimmungsgleichun-
gen. Gleichung (6.27) verdeutlicht, dass die Lenkung des Fahrzeugmodells ebenfalls beachtet
werden muss, da iiber sie die Kopplung von linkem und rechtem Vorderrad stattfindet. Tre-
ten beispielsweise bei ABS-Bremsungen auf unebener Fahrbahn stark unterschiedliche Rei-
fenkrifte an linker und rechter Radauthingung auf, ergeben sich nach Gleichung (6.27) auch
verschiedene Lenkmomente M; 4 und damit Lenkschwingungen. Dementsprechend stellen sich
Radlenkwinkel 6% ein, deren zeitlicher Verlauf M, beeinflusst und dadurch zu Seitenkriften
Fg, an den Reifen fiihrt. Damit dieser Vorgang durch die Simulation realititsnah wiedergeben
wird, miissen fiir die Nachgiebigkeiten und Ddmpfungswerte des Lenkungsmodells realistische
Werte gewihlt werden. In diesem Zusammenhang ist insbesondere auf den Einfluss des Fahrers
zu achten. Daher wird die Verwendung eines Fahrermodells empfohlen, welches realitdtsnah

auf Lenkradschwingungen reagiert.

6.1.3 Relevante ReifenmodellgroBen und -parameter bei ABS-Bremsungen

Im Folgenden werden die wesentlichen Parameter und Eigenschaften der Reifenmodelle herge-
leitet, welche fiir die Simulation realistischer Reifenkraftverldufe wihrend ABS-Bremsungen
wichtig sind. Fiir die spiter gezeigten ABS-Bremsungen auf ebener und unebener Fahrbahn
wird das physikalische RMOD-K Reifenmodell mit flexiblem Ring und Giirtel verwendet. Die-
ses errechnet wihrend ABS-Bremsungen die Reifenldngskrifte F, und die Reifenquerkrifte

Fg, sowie die in Radmitte wirkenden Sturz-, Lenk- und Rollwiderstandsmomente.

Bei ABS-Bremsungen ohne Lenkeinschlag iiberwiegen vor allem die Reifenldngskréfte Fp .
Die sich einstellenden Reifenquerkrifte F'r, ergeben sich aus dem in Abschnitt 6.1.2 beschrie-
benen Lenkmoment M;,, welches aufgrund der Reifen- und Achsgeometrie von den Reifen-
kréften Fg, und Fpg, verursacht wird.

Im Folgenden wird am Beispiel der Reifenlidngskraft Fr . beschrieben, welche Reifenmodel-
leigenschaften fiir die realistische Simulation der Reifenhorizontalkrifte bei ABS-Bremsungen
ausschlaggebend sind. In Bild 6.8 wird die Abhédngigkeit der Reifenbremskraft Fz , vom Brems-
schlupf Ap (s. Gl. 6.7) und von der Radlast F, dargestellt.Der Zusammenhang zwischen Rei-
fenlangskraft Fg, und Radlast Fg . ldsst sich analog zur Festkorperreibung wie folgt formulie-

ren:
FR,x = MR- FR,z (628)

Der Reifenreibwert g kann nach Gleichung (6.28) jedoch keine Konstante der Reibpaarung

FRrax

T ergibt sich der in Bild 6.9 gezeigte Reibwertverlauf in Abhingigkeit des

sein. Mit pug =

Bremsschlupfs.
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Bild 6.8: Abhingigkeit der Reifenldngskraft von Schlupf und Reifennormalkraft

Bei der Reifenreibung handelt es sich um Gummireibung und daher ist pg von mehreren Pa-
rametern und UmgebungsgroBen wie beispielsweise Reifentemperatur, Gleitgeschwindigkeit,
Hertz’scher Pressung im Reifenlatsch, Fahrzeuggeschwindigkeit, Fahrbahnoberfldche, Reifen-
verschleil und Gummimischung abhingig [Reimpell86]. Aufgrund der vielen Abhingigkeiten
des Reifenreibwerts pg wird dieser in der Praxis fiir eine Reibpaarung Strae/Reifen und dis-
krete Radlasten Fg . auf einem Reifenpriifstand vermessen. Aus den Messergebnissen wird das
Reifenmodell abgeleitet. Bild 6.9 zeigt solche Messkurven fiir den Reifenreibwert in Abhén-
gigkeit vom Bremsschlupf Ap.

Daher muss die Gleichung (6.28) fiir Reifenreibung wie folgt lauten:

Fry = ur(dp, FR,z) - Fg; (6.29)

Da bei der Reifenvermessung auf einem Priifstand meist nur eine Reibpaarung von Reifen und
Strale untersucht wird, muss das Reifenmodell auf andere Fahrbahnverhéltnisse angepasst wer-
den konnen. Dafiir besteht die Moglichkeit, den vermessenen Reibwertverlauf uy iiber einen
konstanten Skalierungsfaktor anzupassen. Dieser Faktor wird als StraBenreibwert ug bezeich-
net und geht wie folgt in die Berechnung der Reifenldngskraft F . ein:

Fry=pus - ur(dp, Fr;) - Fr; (6.30)

Die in Bild 6.8 gezeigten Kurven werden mit dem Stralenreibwert multipliziert und da-

durch in Ordinatenrichtung linear skaliert. Aktuelle Untersuchungen zeigen, dass die einfa-
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che Skalierung mit einem konstanten Reibwert fiir Lastkollektivberechnungen unzureichend ist
[Oertel07]. Fiir zukiinftige Reifenmodelle wird daher die Verwendung von gemessenen Straf3en-
reibwertverldufen g (Fr, v,.;) zur Adaption des Reifenreibwerts auf andere StraBenverhiltnisse
vorgesehen. Alle obigen Ausfiihrungen sind direkt auf die Reifenquerkrifte F, iibertragbar.

1.5 T T T T T T T T T
oy -
=
=
5
z
2
o
= a
& 0.5+ —F,=2000N |-
3 -+ -Fy = 4000N
. Fy ;= 6000N
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Bremsschlupf XB [%]

Bild 6.9: Gemessene Reifenreibwerte

Da die Reifenhorizontalkrifte F . und Fr, die vom Reibkontakt Strae/Reifen in das Fahrwerk
eingebrachten Krifte darstellen, ist eine moglichst realititsnahe Modellierung der Reifen sehr
wichtig. Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wurden Untersuchungen durchgefiihrt, um die
Modellparameter und Eingangsgréfen des Reifenmodells zu bestimmen, welche maf3geblichen

Einfluss auf die Giite der bei ABS-Bremsungen wirkenden Reifenhorizontalkrifte Fr , und Fg,
haben:

e Die auf das jeweilige Rad wirkende Normalkraft F, bestimmt zusammen mit den Reib-
werten fiir Reifen und Strale die maximal iibertragbaren Reifenlings- und Reifenquer-
krifte. Alle die Normalkraft beeinflussenden Grof3en und Mechanismen miissen deshalb
moglichst realititsnah modelliert und parametriert werden. Detaillierte Ausfithrungen
hierzu sind in Abschnitt 6.1.4 zu finden.

e Das tatsdchliche Niveau der Reifenldngskraftkennlinien in Bild 6.8 bei Fahrten auf Test-
strecken kann hoher oder niedriger sein als bei der Reifenvermessung auf dem Priifstand.

Deshalb ist es wichtig, Erfahrungswissen durch die Untersuchung von bereits im Fahr-
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110

versuch vermessener Reifen aufzubauen und dieses in die Interpretation von Priifstands-
ergebnissen einflieBen zu lassen. Damit die Simulation realistische Fahrwerkbelastungen
liefert, muss durch Anpassung des oben beschriebenen Straenreibwerts ug (s. Gl. 6.28)
das Kraftpotential der Reifenmodelle an die verschiedenen Teststrecken angepasst wer-

den. Eigene Messungen haben gezeigt, dass der Quotient F—’” fiir Sportwagen je nach

F

StraBenverhiltnissen und Reifentyp zwischen 1.3 bei hohen Radlasten und 1.6 bei nied-
rigen Radlasten liegt.

Eine weitere Moglichkeit zur Abschitzung des Reifenlingskraftpotentials ist die Uber-
priifung der Fahrzeugverzogerung in der Simulation. Bei Sportwagen sind wihrend ABS-
Bremsungen Bremsverzogerungen von 1,2 g bis 1,4 g realistisch. In frithen Entwicklungs-
phasen, wenn noch keine Reifenvermessungen stattgefunden haben, ist eine ”Worst Case
Scenario Strategie” bei der Bestimmung von Fahrwerkbelastungen ratsam. Dabei wird die
Wahl von StraBlenreibwerten pg empfohlen, mit denen die Maximalldngskréfte von Reifen
dhnlicher Abmessungen aus vorangegangenen Fahrzeugentwicklungen erreicht werden.
Sind keine vergleichbaren Vorgingerfahrzeuge vorhanden, so sind fiir den Quotienten
Fmax

= URmax - Ms die oben genannten Werte zu wihlen.

Der Verlauf der ug-Ag-Kennlinie (s. Bild 6.9) hat - vor allem nach dem Reibwertmaxi-
mum - zusammen mit der ABS-Regelung selbst einen groen Einfluss auf die Haufigkeit
und Auspriagung der Raddrehzahleinbriiche wihrend ABS-Bremsungen. Die bei Rad-
drehzahleinbriichen stattfindenden grofen und schnellen Schlupfinderungen fiihren zu
starken Schwankungen der Reifenldngs- und Reifenquerkrifte, welche wiederum die in
das Fahrwerk eingeleiteten Kréfte beeinflussen. Die Bilder 6.10 und 6.11 veranschauli-
chen, dass realistische Raddrehzahleinbriiche in der Simulation sehr wichtig fiir die rea-
litatsnahe Abbildung der Reifenkrifte und damit fiir die in das Fahrwerk eingeleiteten
Krifte sind.

Die Reibwertverldufe ug(Ag, Fr ;) der Reifenmodelle werden in Reifenpriifstandsmessun-
gen bestimmt (s. Bild 6.9). Je steiler die Kurven nach den Léngskraftmaxima abfallen,
desto hoher ist die Blockierneigung der Réder, was wiederum zu stark schwankenden
Reifenkriften durch die Schlupfregelung fiihrt.

Bei realen Lastkollektivmessungen im Winter werden hiufig ABS-Bremsungen mit Som-
merreifen durchgefiihrt, da damit stirkere und hdufiger auftretende Raddrehzahleinbriiche
und damit hohere Belastungen der Fahrwerkkomponenten auftreten. Fiir ”"Worst Case”-
Untersuchungen in der Simulation wird deshalb empfohlen, die gemessenen Reibwert-
kennlinien (s. Bild 6.8) nach dem Maximum um ca. 10 % bis 20 % abzusenken. Dadurch
treten ebenfalls ausgeprigtere und hiufiger auftretende Raddrehzahleinbriiche und damit
starkere Reifenkraftschwingungen und Fahrwerkbelastungen auf (s. Bild 6.10 und 6.11).



6.1 Lastrelevante Modellkomponenten, -grofien und -parameter

4000
~—— ——Raddrehzahl VL [°/s] — Simulation
N Raddrehzahl VL [°/s] — Messung
% 3000F \’\
% ~
= 2000
&
B
~ 1000
0 1 1 1 1 L
2 2.5 3 35 4
t[s]
0.5F — Reifenquerkraft VL [kN] — Simulation
’ Reifenquerkraft VL [kN] — Messung
z " ki
= —0.5F 1
= \
2 /\/\( N /\\"‘ LI
é -1.5F
2 o
L 1 1 1 J
1.5 2 2.5 3 35 4

t[s]

Bild 6.10: Fy, bei einer ABS-Simulation ohne realistische Raddrehzahleinbriiche
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Bild 6.11: Fy, bei einer ABS-Simulation mit realistischen Raddrehzahleinbriichen
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6.1.4 Modellparameter mit Einfluss auf die Radlast F

Die an den einzelnen Ridern wirkenden Radlasten Fg, sind aufgrund der Beziehung

Fry=ps - ur(dp, Fr) - Fr. (6.31)

wichtig fiir den Ablauf von ABS-Bremsungen. Anhand Gleichung (6.31) wird deutlich, dass
die wihrend ABS-Bremsungen wirkenden Reifenlédngskrifte Fg . neben den Straen- und Rei-
feneigenschaften auch von den auftretenden Radlasten Fg, abhingen. Das gleiche gilt auch
fiir die Reifenquerkrifte Fr,. Bild 6.12 zeigt die Verldufe von Radlast, Reifenlédngskraft und
ABS-Bremsdruck wihrend einer ABS-Bremsung auf ebener Fahrbahn.

Zusammenhang von Radlast, Reifenléngskraft und ABS—Bremsdruck wihrend einer ABS—-Bremsung, ebene Fahrbahn
14 1 1 1 1 1 1 ) L) L)

: : : : : COE p Bremsdruck [Bar/0.1]
- P (KNI

—Fp, [kN] .

12F RER

p [bar/0.1]

oL ; ; ; ; ; ; ; ; ;

2 2.2 2.4 2.6 2.8 32 34 3.6 3.8 4

3
t[s]
Bild 6.12: Zusammenhang von Radlast Fg,, Reifenldngskraft Fz, und ABS-Bremsdruck p

Nach Bild 6.3 ist der Bremsdruck die Ursache fiir den Aufbau der Reifenlidngskraft F .. Die-
se hiangt vom Bremsschlupf Az, von Reifen- und Straenreibwert sowie von der Radlast Fg, ab
(s. Gl. 6.31). Durch die dynamische Radlastverlagerung beim Bremsen erhoht sich die Radlast
Fg. an der Vorderachse. Dadurch verringert sich der Reifenreibwert pg(Ag, Fg.) zwar ein we-
nig (s. Bild 6.9), der Betrag der Reifenlidngskrifte wird jedoch groBer (s. Bild 6.8). Sobald das
Rad zum Blockieren neigt, reduziert die ABS-Regelung den Bremsdruck. Der eben beschrie-
bene Vorgang wiederholt sich solange, bis das Fahrzeug zum Stillstand kommt. Eine wichtige
Bedingung fiir einen mit der Realitét vergleichbaren Ablauf der ABS-Regelung und damit fiir

realistische Reifenkraftverldufe Fg , und Fp, ist daher die moglichst realititsnahe Nachbildung
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der Radlastverldufe durch das Fahrzeugmodell. Im Folgenden werden deshalb die Vorginge,
Fahrzeug- und Modellparameter hergeleitet, welche fiir die Erfiillung dieser Bedingung Vor-

aussetzung sind. Eine korrekte Gesamtfahrzeugmasse wird dabei vorausgesetzt.

Dynamische Radlastverlagerung:

Durch die Inertialkrifte der gefederten Massen (Karosserie, Antriebsstrang, Beladung u.a.)

findet bei Bremsmanovern eine dynamische Verlagerung der statischen Radlast der Hinterachse
auf die Vorderachse statt (s. [Reimpell86]). Dadurch wird die Achslast der Vorderachse erhoht
und die der Hinterachse reduziert.
Wieviel zusitzliche Radlast dabei auf die Vorderachse verlagert wird, ist abhéingig von Aufbau-
masse, Fahrzeugverzogerung, Radstand und Schwerpunktlage der gefederten Massen beziiglich
der Radaufstandspunkte. Die Dynamik mit der das geschieht und damit - iiber die Beziehung
(6.31) - auch die Dynamik der ABS-Regelung wird von Sto8dampfern, Aufbaufedern, Gummi-
Anschlagpuftern, Reifenfederung und Achsgeometrie (z.B. Anti-Dive, s. [Reimpell86]) beein-
flusst. Bild 6.13 zeigt beispielhaft die Auswirkung einer Modifizierung des Anti-Dive-Werts der
Vorderachse auf die Dynamik der Radlast.

Es sind deutliche Unterschiede im Radlastverlauf erkennbar, was aus obigen Griinden zu
unterschiedlichen horizontalen Reifenkriften Fg,, Fr, und damit zu unterschiedlichen Fahr-

werksbelastungen fiihrt.

Damit die dynamische Radlastverlagerung moglichst realitidtsnah durch die Simulation wie-

dergeben wird, muss der Fokus auf folgende Modellparameter gerichtet werden:

e Gewicht der ungefederten Massen (z.B. Fahrwerklenker, Bremsscheiben, Ridder) und der

gefederten Massen (z.B. Karosserie, Motor)

e Schwerpunktlage des Gesamtfahrzeugs in der x-y-Ebene fiir korrekte statische Radlasten
und Schwerpunkthohe in z-Richtung beziiglich der Strafle fiir den Betrag der dynami-

schen Radlastverlagerung

o StoBddmpfer-, Aufbaufeder- und Anschlagpufferkennungen sowie Freigang der Anschlag-
puffer

e radiale Reifenfederung

e Anti-Dive Kinematikkennwert der Radaufhingung
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ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn, 80 km/h, Closed Loop
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Bild 6.13: Einfluss des Anti-Dive-Werts der Vorderachse auf die Dynamik der Radlast

Zusitzliche Einfliisse auf die Radlast bei Bremsungen auf unebener Fahrbahn:

Auch die Dynamik der Radlastverldufe F,, die beim Uberfahren von Unebenheiten entsteht,
wird durch das Zusammenwirken von StoBddmpfern, Aufbaufedern, Gummi-Anschlagpuffer
und die Reifenfederung maBigeblich beeinflusst. Jedoch nehmen bei ABS-Bremsungen auf un-
ebener Strafle zusitzlich die Wankstabilisatoren Einfluss auf die dynamischen Radlasten Fp ..
Bei gegenlidufigen Federbewegungen von linkem und rechtem Rad wird ein Teil der Radlast
von einer zur anderen Fahrzeugseite verlagert. Bei ABS-Bremsungen auf unebener Fahrbahn
ist daher zusitzlich auf korrekte Werte fiir die Torsionssteifigkeiten der Wankstabilisatoren zu
achten.

6.1.5 Einfluss der Bremsenmodellierung

Durch das ABS-Regelsystem werden schlupfabhiingig die Bremsdriicke in den vier Brems-
sitteln geregelt. Bedingt durch den Anstieg des Bremsdrucks werden die Bremsbelidge an die
Bremsscheibe gepresst, so dass sich ein das Rad abbremsendes Moment einstellt. In der Simu-
lation miissen die vom ABS-Reglermodell ermittelten Bremsdriicke durch ein entsprechendes
Modell in die auf das MKS-Fahrzeugmodell wirkenden radindividuellen Bremsmomente um-
gerechnet werden.
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Eine einfache und iibliche Moglichkeit hierfiir stellt der folgende Zusammenhang dar:

Mp = FBrems, tang * VReib = ,uBrems(t) : FBrems, norm * VReib (6.32)
MB = /JBrems(t) * PBrems * ABremskolben * T'Reib (633)

M
Kbrems (1) = > (6.34)

PBrems ABremskolben * VReib

Das Bremsmoment My ist das Produkt aus der Reibkraft Fpems, rang ZWischen Bremsbelag/-
scheibe und dem effektiven Reibradius rg,;. Wird im ABS-Regelsystemmodell der Bremsen-

reibwert als konstanter Wert angenommen, ergibt sich der in Bild 6.14 oben dargestellte Brems-
druckverlauf.

Es ist leicht zu erkennen, dass der simulierte Bremsdruck unter diesen Vorraussetzungen nicht
realistisch ist. Auch die ebenfalls abgebildete, simulierte Reifenlangskraft verlauft dementspre-
chend sehr gleichméBig im Vergleich zur gemessenen Reifenlidngskraft. Daraus wird unmittel-

bar deutlich, dass die - bei Verwendung eines konstanten Bremsenreibwerts - in das Fahrwerk
eingeleiteten Krifte unrealistisch sind.

ABS-Bremsung 80 km/h, Closed Loop, HMprems = konst. = 0.4
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Bild 6.14: ABS-Bremsdruck und Reifenldngskraft bei konstantem Bremsenreibwert

In den folgenden Ausfiihrungen wird deshalb gezeigt, dass die Beriicksichtigung eines realis-

tischen Bremsenreibwertverlaufs im Gesamtmodell zu realistischeren Bremsdriicken und Rei-
fenldngskriften fiihrt.
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Die Reibverhiltnisse zwischen Bremsbelag und Bremsscheibe beeinflussen neben Reifen-
modell, Fahrbahnmodell und Radlasten ebenfalls die Druckregelung des ABS. Wird im realen
Bremssattel Bremsdruck aufgebaut, vergehen einige Millisekunden bis der Bremsbelag voll-
standig an der Bremsscheibe anliegt (Liiftspiel) und die Anpresskraft auf die Bremsscheibe
aufbringt. Bedingt durch den zeitlich verzogerten Aufbau des Bremsmoments (Anlegen des
Bremsbelags und Aufbau des Bremsenreibwerts) eilt der Bremsdruck dem Bremsmoment und

damit dem sich einstellenden Bremsschlupf voraus.

ABS-Bremsung, 80 km/h, ebene Fahrbahn

i — Bremsenreibwert VL — Bremsenmodell
0.9 1:.5': Bremsenreibwert VL — Messung 1

i - - Bremsenreibwert VL — Messung 2
0.8 E', - --Bremsenreibwert VL — Messung 3

02 2.2 24 2.6 2.8 [?) : 32 34 3.6 3.8 4
t[s

Bild 6.15: Gemessene Bremsenreibwerte und Reibwertmodellannahme

Bild 6.15 zeigt die nach Gleichung (6.34) bestimmten Reibwertverldufe bei realen ABS-
Bremsungen sowie einen einfachen, gemittelten Reibwertverlauf der spiter als Reibwertmodell

fir die Simulation verwendet wird.

Die starken Schwingungen der gemessenen Reibwertverldufe zwischen 2 und 2,2 s sind auf
ein Messrauschen in den Druck- und Momentensignalen zuriickzufiihren, welches sich nega-
tiv auf die Bestimmungsgleichung (6.34) des Bremsenreibwerts auswirkt. Die Schwingungen
resultieren aus der Division sehr kleiner verrauschter Bremsmomentsignale durch sehr kleine
ebenfalls verrauschte Bremsdrucksignale. Im Bereich bis 2,2 s wird deshalb der in Bild 6.15 als
durchgezogene Linie dargestellte Reibwertverlauf anstelle des gemessenen Verlaufs gewihlt.
Die Ursache fiir die kleineren Reibwertspitzen im weiteren Verlauf der gemessenen Signale
ist der Zeitverzug zwischen Bremsdruck und Bremsmoment bei der ABS-Druckmodulation.
Bezogen auf den Bremsdruckabbau findet der Abbau des Bremsmomentes zeitverzogert statt.
Dadurch ergeben sich aus der Bestimmungsgleichung (6.34) kurzzeitige Reibwertspitzen zwi-
schen 2,4 und 4 s.
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6.1 Lastrelevante Modellkomponenten, -grofien und -parameter

Die Annahme des in Bild 6.15 dargestellten einfachen Reibwertverlaufs in der Simulation
wird durch die in [Schaefer02] dargestellten Ergebnisse bestitigt (s. Bild 6.16). Die gezeig-
te Temperaturabhéngigkeit des Bremsenreibwerts wird durch das hier beschriebene, einfache
Reibwertmodell nicht beriicksichtigt. Dennoch verdeutlicht Bild 6.17, dass die Verwendung
des einfachen Bremsenreibwertverlaufs in der Simulation bereits zu deutlich realistischeren
ABS-Bremsdruckverldufen und damit auch zu realistischeren Reifenkriften und Fahrwerkbe-
lastungen fiihrt.

Bremsdruck [bar]

Bild 6.16: Mittlerer Reibwert in Abhingigkeit von Bremsdruck und Scheibentemperatur
[Schaefer02]

Durch die Verwendung des einfachen Bremsenreibwertverlaufs muss zur Erzeugung des
Bremsmoments am Anfang der Bremsung iiberproportional viel Bremsdruck aufgebaut wer-
den. Durch den rapiden Anstieg des Reibwerts nimmt das Bremsmoment abrupt zu. Da zuvor
aufgrund des geringen Bremsenreibwerts sehr viel Bremsdruck aufgebaut wurde, neigen die
Rider jetzt sehr stark zum Blockieren. Um das zu verhindern muss der Bremsdruck schnellst-
moglich wieder abgebaut werden. Durch die Verwendung des einfachen Reibwertverlaufs ist

dieses Verhalten nun auch in der Simulation zu erkennen (s. Bild 6.17).

Durch obige Austfiithrungen wird deutlich, dass die Beriicksichtigung eines nicht konstanten
Bremsenreibwerts sehr wichtig fiir eine realistische Simulation der ABS-Regelung und fiir die
ins Fahrwerk eingeleiteten Krifte ist. Im Laufe der vorliegenden Arbeit hat sich herausgestellt,
dass bereits die Verwendung des in Bild 6.15 gezeigten einfachen Reibwertverlaufs zu groflen
Verbesserungen der simulierten ABS-Bremsdriicke und - als Folge daraus - zu realistische-
ren Reifenldngskriften fiihrt. Die Einfachheit der Bremsenreibwertmodellierung ermdoglicht es,
in Zukunft den Einfluss des Bremsenreibwerts einfach und schnell in neuen virtuellen Proto-
typen zu beriicksichtigen. Weitere Betrachtungen zum Bremsenreibwert sind in [Brendel06],
[David06], [Dohle06] und [Schaefer02] zu finden.
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem
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Bild 6.17: ABS-Bremsdruck und Reifenlingskraft mit Bremsenreibwertmodell
6.1.6 Einfluss von ABS-Regelsystemparametern auf die Lastergebnisse

Neben den Reifen- und Fahrzeugparametern haben auch die Parameter des ABS-Regelsystems
grofen Einfluss auf die Fahrwerklasten wihrend ABS-Bremsungen. Deshalb ist es unbedingt
notwendig, ein moglichst genaues Modell des realen ABS-Reglers bei der modellbasierten Last-
bestimmung zu verwenden. Es sollte immer dem in den jeweiligen Phasen des Fahrzeugent-
wicklungsprozesses aktuellen Entwicklungsstand entsprechen. Hierzu ist ein stindiger Informa-
tionsaustausch mit dem Systemzulieferer und den Abstimmungsingenieuren des Regelsystems
notwendig. Aus den in Abschnitt 6.1.1 genannten Griinden muss vor allem darauf geachtet wer-
den, dass die im Regelsystemmodell verwendeten Parameter fiir die Reifendimensionen korrekt
gewihlt werden. Ferner ist beziiglich der Umrechnung der Bremssatteldriicke in Bremsmomen-
te darauf zu achten, dass die in Abschnitt 6.1.5 beschriebene Charakteristik des Bremsenreib-
werts Beriicksichtigung findet. Wird beispielsweise ein konstanter Bremsenreibwert angenom-
men, ergeben sich unrealistische Reifenkrifte und damit auch unrealistische Belastungen im
Fahrwerk. Als Eingangsgrof3en fiir das ABS-Regelsystemmodell eignen sich vor allem gemes-
sene Bremsdruckverldufe im Hauptbremszylinder (wie spiter in Bild 6.19 gezeigt). Auf diese
Weise konnen Ungenauigkeiten in den Modellen fiir Bremsgestinge und Bremskraftverstéirker
vermieden werden. Ist das aus Griinden fehlender Messdaten nicht moglich, muss auf die Plau-

sibilitit des berechneten Hauptbremszylinderdrucks geachtet werden.
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6.2 Vergleichsmessungen mit Bestimmung von Bauteillasten

Das ABS-Regelsystemmodell ist auf folgende Punkte zu priifen:

e Die Plausibilitidt der Bremsbetétigung muss iiberpriift werden. Am besten eignet sich hier-

zu der Verlauf des Bremsdrucks im Hauptbremszylinder wihrend einer ABS-Bremsung.

e Die im ABS-Modell verwendeten Reifendimensionen miissen mit denen der Reifenmo-

delle iibereinstimmen. Das gilt vor allem fiir den dynamischen Reifenradius rgy, (s. Ab-
schnitt 6.1.1).

e Die standardmidBig vom ABS-Modell ermittelten Bremsmomente werden hdufig mit kon-
stanten Bremsenreibwerten ermittelt. Die Verwendung eines nicht konstanten Bremsen-
reibwerts ist jedoch fiir die Lastbestimmung unerlésslich (s. Abschnitt 6.1.5).

e Das Regelsystemmodell muss im Laufe des Entwicklungsprozesses stets auf dem neues-
ten Entwicklungsstand gehalten werden. Hierzu muss eng mit dem Systemlieferanten
und den Abstimmungsingenieuren des Regelsystems zusammengearbeitet werden (s. Bild
2.7).

6.2 Vergleichsmessungen mit Bestimmung von Bauteillasten

Fiir die Optimierung der Ergebnisgiite von Betriebslastsimulationen werden in den folgenden
Abschnitten Simulationsergebnisse mit im Fahrversuch ermittelten Messdaten verglichen. Auf
diese Weise ist es moglich, eine Einflussgroflenanalyse vorzunehmen und so die Giite der ver-
wendeten Modelle zu verbessern.

Die so gewonnenen Erkenntnisse unterstiitzen die zukiinftige Simulation, so dass bestmogliche
Ubereinstimmungen von Simulations- und Messergebnissen auch in frithen Produktentwick-
lungsphasen erreichbar sind.

Bei den Messungen werden neben Fahrdynamikgroflen wie Fahrzeuggeschwindigkeit oder Gier-
rate auch die auf die Ridder wirkenden Krifte und Momente mittels Kraftmessfelgen aufge-
zeichnet. Die Fahrwerklenker sind mit Dehnungsmessstreifen ausgestattet, so dass spiter der
Vergleich mit simulierten Lastergebnissen moglich ist. Die Schnittkrifte zwischen Karosserie
und Fahrwerk werden ebenfalls messtechnisch erfasst. Damit die statischen Achseinstellwerte
der MKS-Modellachsen fiir Vorspur und Sturz an die des Messfahrzeugs angepasst werden kon-
nen, wurden die Achseinstellwerte des Messfahrzeugs vor den Messungen auf einem Achsver-
messungspriifstand ermittelt. Ferner wurden die statischen Radlasten des Messfahrzeugs samt
Messtechnik und Fahrer auf einer Stempelwaage mit verschiedenen Tankfiillstinden bestimmt,
um damit die statischen Radlasten des MKS-Fahrzeugmodells durch Fahrer- und Messtechnik-

einfluss anzupassen. Das verwendete Messfahrzeug ist in Bild 6.18 dargestellt.
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

Bild 6.18: Messfahrzeug mit Kraftmessfelgen und -lenkern

6.3 Vorgehensweise: Open- und Closed Loop Simulationen

Da bei ABS-Bremsungen sowohl im Fahrzeug als auch in den Regelsystemen hochdynamische
Vorginge stattfinden, ist ein Bottom-Up Ansatz praktikabel, bei dem unterschiedliche Stufen
der Modellkomplexitit untersucht werden. In der vorliegenden Arbeit werden dazu die zwei
Vorgehensweisen Open Loop und Closed Loop Simulation verwendet. Bild 6.19 zeigt das ver-
einfachte Flussdiagramm der Closed Loop ABS-Simulation, welche die hohere Stufe der Mo-

dellkomplexitit darstellt.

[Matlab/Simulink |
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druck aus Messung
Regler:
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T || 4x Bremsmoment

Brems-
hydraulik

T Co-Simulation Co-Simulation
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- Geschwindigkeit
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Fahrmanéver

Bild 6.19: Closed Loop ABS-Simulation
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6.3 Vorgehensweise: Open- und Closed Loop Simulationen

Der Begriff Closed Loop steht dabei - analog zur regelungstechnischen Definition - fiir ei-
ne ABS-Schlupfregelung in einer geschlossenen Regelschleife aus Regler (ABS), Stellglied
(Bremssystem), Regelstrecke (Fahrzeug) und Messglied (Sensoren). Die Closed Loop Simulati-
on ist folglich die komplexe Abbildung von ABS-Bremsungen in der Simulation, wie sie auch in
der Realitit stattfinden. Der ABS-Regler errechnet aus den Raddrehzahlen und der Fahrzeugge-
schwindigkeit radindividuelle Ist-Bremsschliipfe. Je nachdem, ob diese vorgegebene Sollbrems-
schliipfe iiber- oder unterschreiten, wird der Bremsdruck in den jeweiligen Bremsleitungen er-
hoht oder verringert. Fiir eine detaillierte Beschreibung wird auf [Isermann06], [RajamaniO6],
[BoschO05], [Burckhardt93] und [Zomotor87] verwiesen.

Um eine gute Vergleichbarkeit zwischen Messung und Simulation zu gewéihrleisten, wird als
Eingangssignal fiir die Closed Loop Simulation der aufgezeichnete Hauptbremszylinderdruck

der Messung verwendet.

Im Gegensatz dazu wird bei der Open Loop ABS-Simulation die geschlossene Regelschleife
aus Regler, Stellglied, Regelstrecke und Messglieder aufgetrennt (s. Bild 6.20).

[Matlab/Simulink |

P ; Messdaten von | Stellgroflen:
Realmessungen | 4x gemessenes

Bremsmoment

T Co-Simulation Co-Simulation
ADAMS/Car I

MKS — Fahrzeugmodell mit | g
Reifen-, Fahrer- und

- Fal.lrwerlislasten Fahrbahnmodell 4_@

- Reifenkrifte A

- Raddrehzahlen 4 S

- Geschwindigkeit

Fahrmanéver

Bild 6.20: Open Loop ABS-Simulation

Als Stellgrofen fiir das MKS-Fahrzeugmodell finden gemessene Bremsmomente Verwen-
dung (s. Bild 6.21). Sie werden von Matlab/Simulink mittels Co-Simulation an Adams/Car
kommuniziert, wo sie auf die Rdder des MKS-Fahrzeugmodells wirken. Die ABS-Bremsung
des MKS-Fahrzeugmodells ist somit bremsmomentgesteuert. Dabei ist zu beachten, dass der
Straenreibwert g so hoch gewiéhlt wird, dass die gemessenen Bremsmomente nicht zum voll-

standigen Blockieren der jeweiligen Rdder fiihren (s. Abschnitt 6.1.3). Der Strallenreibwert
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

muss sukzessiv erhoht oder verringert werden, bis die Raddrehzahlverldufe ndherungsweise den
gemessenen entsprechen. Bei der Open Loop ABS-Simulation wird ebenfalls die Co-Simulation
als Schnittstelle zwischen den Softwarewerkzeugen (s. Kapitel 4) verwendet, um auch hier die
Kommunikation zwischen den Softwarewerkzeugen mit zu beriicksichtigen. Die Bewegungszu-
stande und Fahrwerkkomponentenlasten des Fahrzeugmodells werden anschlieBend bewertet,
indem sie mit den entsprechenden gemessenen Werten verglichen werden. Der Vorteil der Open
Loop ABS-Simulation ist, dass die sich im MKS-Fahrzeugmodell einstellenden Zustéinde ohne
die Einfliisse des PSM-Regelsystemmodells betrachtet werden konnen. Dadurch ist es moglich,
die Eignung des verwendeten MKS-Fahrzeugmodells und des RMOD-K Reifenmodells ohne
die Einfliisse des sehr komplexen PSM-Regelsystemmodells zu bewerten. Ist die Eignung von
Fahrzeug- und Reifenmodell zur Lastbestimmung bestitigt, wird die Modellkomplexitit durch
Verwendung der Closed Loop ABS-Simulation erhéht, um die Einfliisse des PSM-Regelsystem-

modells auf die Simulationsergebnisse zu untersuchen.
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Bild 6.21: Gemessenes Bremsmoment als Eingangsgrofe fiir die Open Loop ABS-Simulation

In den folgenden Abschnitten werden die im Laufe der vorliegenden Arbeit erzielten Er-
gebnisse von Open Loop und Closed Loop ABS-Simulationen auf ebener Fahrbahn, definiert
unebener Rampenfahrbahn sowie auf einem ungleichmiBig unebenen Teststreckenabschnitt be-

schrieben.

6.4 Validierung simulierter Betriebslasten: ABS-Bremsungen auf ebener
Fahrbahn

Als erster Schritt zur Validierung simulierter Betriebslasten wird in diesem Abschnitt der Ver-

gleich zwischen Simulations- und Messergebnissen von ABS-Bremsungen auf ebener Fahrbahn
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6.4 Validierung simulierter Betriebslasten: A BS-Bremsungen auf ebener Fahrbahn

durchgefiihrt. Wie im vorangegangenen Abschnitt 6.3 erldutert, wird fiir die ABS-Simulation
zuerst die Open Loop Methode und anschlieBend die Closed Loop Methode verwendet.

Bei der Bewertung der Ergebnisse muss beriicksichtigt werden, dass die Fahrbahn bei Messun-
gen niemals vollig eben ist. Diese Tatsache, Messfehler und eben auch von der Realitiit abwei-
chende Modellkomponenten fiithren zwangslidufig zu Abweichungen zwischen gemessenen und

simulierten GroBen.

6.4.1 Open Loop ABS-Simulationen

Wie in Abschnitt 6.3 beschrieben, besteht der Vorteil der Open Loop ABS-Simulation dar-
in, dass das MKS-Fahrzeugmodell und das darin enthaltene RMOD-K Reifenmodell ohne das
komplexe PSM-Regelsystemmodell hinsichtlich der Eignung fiir Betriebslastanalysen bewertet
werden konnen. Dazu werden - wie in Bild 6.20 veranschaulicht - die Ridder des MKS-Fahr-
zeugmodells mit den jeweiligen gemessenen Bremsmomenten abgebremst (s. Bild 6.21). Das
ermoglicht eine Bewertung der Fahrzeugmodellreaktionen auf die gemessenen ABS-Brems-
momente, indem die simulierten Lastergebnisse mit den gemessenen Belastungen verglichen
werden. Bild 6.22 zeigt die wihrend der Open Loop ABS-Simulation auftretenden Raddreh-
zahlen sowie die drei Reifenkrifte Fg ., Fry, und Fg, im Vergleich zu den Messergebnissen.

Bei Betrachtung des dargestellten Raddrehzahlverlaufs ist eine gute Ubereinstimmung mit
den gemessenen Werten festzustellen. Lediglich leicht unterschiedliche Raddrehzahlgradienten
wihrend der Raddrehzahleinbriiche fallen auf, die aufgrund der Bremsschlupfabhingigkeit der
simulierten Reifenkrifte zu erkennbaren Abweichungen zwischen simulierten und gemessenen
Reifenkriften fiithren. Tabelle 6 beinhaltet die Root Mean Square Errors (RMSE) der GroBen
aus Bild 6.22.

Tabelle 6: RMSE der Reifenkrifte, ebene Fahrbahn, Open Loop

Signal RMSE
NRud 226-
Fry 0.61 kN
Fg, 0.36 kN
Fg. 0.23 kN

In Bild 6.23 sind die simulierten Beanspruchungszeitverlaufe von Lings- und Querlenker

sowie Spurstange der McPherson-Vorderachse im Vergleich zu Messergebnissen dargestellt.
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn, 80km/h, Open Loop
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Bild 6.22: Reifenkrifte VL bei Open Loop ABS-Bremsung auf ebener Fahrbahn

Bei den gemessenen Querlenker- und Spurstangenkriften treten in den Zeitintervallen der
Raddrehzahleinbriiche Schwingungen auf, die durch die Simulation nicht wiedergegeben wer-

den. Ansonsten stimmen die simulierten Werte mit den Messergebnissen gut iiberein. Tabelle 7

beinhaltet die Root Mean Square Errors (RMSE) der Grof3en aus Bild 6.23.

Tabelle 7: RMSE der Lenkerkrifte, ebene Fahrbahn, Open Loop

Signal RMSE
NRad 226-

Frr 1.01 kN
For 1.13 kN
Fgs 0.67 kN

Die Darstellung der Abweichungen in Form des RMSE birgt den Nachteil, dass dessen Gro-
Be nicht nur durch Amplitudenunterschiede, sondern auch durch Phasenunterschiede zwischen
simulierten und gemessenen Ergebnissen beeinflusst wird. Fiir die Belastung eines Fahrwerk-
bauteils ist jedoch nicht der Zeitpunkt eines Kraftschwingspiels relevant, sondern dessen Ampli-
tude und Héufigkeit. Fiir die Bewertung der Simulationsergebnisse werden deshalb nachfolgend

Amplitudenspektren und Ergebnisse von gingigen Betriebsfestigkeitszdhlverfahren verwendet.
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6.4 Validierung simulierter Betriebslasten: A BS-Bremsungen auf ebener Fahrbahn

ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn, 80 km/h, Open Loop
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Bild 6.23: Lenkerkrifte VL bei Open Loop ABS-Bremsung auf ebener Fahrbahn

Um die oben beschriebenen Schwingungen in Querlenker- und Spurstangenkraft zu quanti-
sieren, wird im Folgenden eine Fast Fourier Transformation (FFT) durchgefiihrt. Bild 6.24 zeigt
die Amplitudenspektren der horizontalen Reifenkrifte, sowie die von Langslenker-, Querlenker-

und Spurstangenkraft.

Die simulierten Reifenkrifte und die Lingslenkerlast stimmen auch in Bezug auf die auftre-
tenden Frequenzen sehr gut mit den gemessenen Werten iiberein. In den Amplitudenspektren
der gemessenen Querlenker- und Spurstangenkraft sind die oben beschriebenen Schwingungen
wiederzufinden, die eine Frequenz von 10 Hz haben und durch die Simulation nicht abgebil-
det werden. Da diese Wechselbeanspruchungen von Spurstange und Querlenker sehr geringe
Amplituden aufweisen, und deshalb wenig Einfluss auf die Bauteilschiddigung haben, wird hier
zundchst noch nicht ndher auf deren Ursache eingegangen. Vorweggenommen sei jedoch, dass
die Schwingungen bei ABS-Bremsungen iiber eine definiert unebene Rampenfahrbahn mit ver-
starkten Amplituden auftreten (s. Abschnitt 6.5). Da sich die Schwingungen auf Spurstangen-
und Querlenkerkraft beschrianken und die Phase zwischen beiden Kriften 180° betrégt, liegt
die Vermutung nahe, dass deren Ursache von Radlenkbewegungen herriihrt. Durch die Fahr-
bahnrampen werden zusitzlich zu den Brems- und Vertikalkrédften am Reifen KraftstoBe ins

Fahrwerk eingeleitet, welche die Schwingungsamplituden in der Lenkung verstdrken. Auf die-
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

sen Sachverhalt wird in Abschnitt 6.5 detaillierter eingegangen.

ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn, 80 km/h, Open Loop
Amplitudenspektren, Hamming Fensterung, nfft=512
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Bild 6.24: Amplitudenspektren, Open Loop ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn

Nachdem die Betrachtungen im Zeit- und Frequenzbereich gute Ubereinstimmungen zei-
gen, werden die Simulationsergebnisse im Folgenden mittels Betriebsfestigkeitszdhlverfahren
analysiert (Uberblick in [Fraunhofer07]). Diese Zihlverfahren stellen Anzahl und Amplitude
auftretender Belastungen dar, was fiir eine Betriebsfestigkeitsanalyse grundlegend ist.

In [FraunhoferO7] werden die einparametrigen Zihlverfahren Klassendurchgangszdhlung
und Spannenpaarzdhlung, sowie die zweiparametrige Rainflowzdhlung als die drei wichtigsten
Zihlverfahren fiir Betriebsfestigkeitsanalysen bezeichnet. Der Artikel betont ferner die Eignung
der einparametrigen Verfahren fiir den unmittelbaren Vergleich der Zihlergebnisse verschie-
dener Beanspruchungszeitfunktionen. Auch im Fahrzeugentwicklungsprozess sind die einpa-
rametrigen Zihlverfahren Informationsgrundlage fiir die betriebsfeste Auslegung der Bautei-
le und somit ausschlaggebend fiir die Bewertung der simulierten Beanspruchungszeitverldufe.
In den folgenden Betrachtungen werden deshalb die einparametrigen Zihlverfahren Klassen-
durchgangszdhlung und Spannenpaarzihlung verwendet, um die simulierten Ergebnisse mit
den Messergebnissen zu vergleichen und damit die Ergebnisgiite der Simulation auf Basis einer
Betriebsfestigkeitsanalyse zu bewerten. Fiir eine detaillierte Beschreibung der Funktionsweise

dieser Zahlverfahren sei auf [Jonge82] verwiesen.
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6.4 Validierung simulierter Betriebslasten: A BS-Bremsungen auf ebener Fahrbahn

Bild 6.25 zeigt die Klassendurchgangskollektive, Bild 6.26 die Spannenpaarzihlungen aller
oben untersuchter Groen. Bei den Héufigkeiten der Klassendurchschreitungen bzw. der Span-
nenpaare von Reifenquer-, Querlenker- und Spurstangenkraft sind Unterschiede im Bereich
kleiner Amplituden zu erkennen. Das ist auf das oben beschriebene Fehlen der Schwingungen
in diesen Komponenten zuriickzufiihren. Die maximal und minimal auftretenden Belastungen

der simulierten Krifte stimmen ebenfalls sehr gut mit den gemessenen Werten iiberein.

Von kleinen Abweichungen abgesehen, beweisen die Ergebnisse der Open Loop ABS-Simu-
lation die Eignung des verwendeten MKS-Fahrzeugmodells, die betrachteten Beanspruchungen
wihrend ABS-Bremsungen realititsnah wiederzugeben.

Klassendurchgangskollektive, ABS—Bremsung, ebene Fahrbahn, 80 km/h, Open Loop
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Bild 6.25: Klassendurchgangskollektive, Open Loop ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn

Fazit

Die in diesem Abschnitt gezeigten Ergebnisse verdeutlichen, dass die mit der Open Loop
ABS-Simulation ermittelten Ergebnisse sowohl im Zeit- und Frequenzbereich als auch beim
Vergleich der Zahlverfahren gut iibereinstimmen. Lediglich in der Querlenker- und Spurstan-
genkraft treten Schwingungen mit kleinen Amplituden auf, welche die Simulation nicht wie-
dergibt. Auf deren Ursache wird bei den Untersuchungen auf definiert-unebener Fahrbahn in
Abschnitt 6.5.1 nidher eingegangen.
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Spannenpaarzéhlung, ABS—Bremsung, ebene Fahrbahn, 80 km/h, Open Loop
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Bild 6.26: Spannenpaarzihlung, Open Loop ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn

6.4.2 Closed Loop ABS-Simulationen

Nachdem im vorigen Abschnitt die Eignung des verwendeten MKS-Modells fiir die Lastbe-
stimmung im aktiven Fahrwerk bestitigt worden ist, wird in diesem Abschnitt erstmalig das
PSM-Regelsystemmodell mittels Co-Simulation an das MKS-Fahrzeugmodell gekoppelt. Die
Komplexitidt und die Modellierungstiefe des verwendeten Fahrzeugmodells werden dadurch
vergroBert. Nun haben Simulationsparameter der Co-Simulation, von Matlab/Simulink sowie
Modellparameter der Regelsysteme Einfluss auf die Giite der Betriebslastbestimmung. Die Si-
mulationsparameter werden nach den in Abschnitt 5.8 zusammengestellten Empfehlungen ge-
wihlt.

Analog zur Vorgehensweise im vorangegangenen Abschnitt werden nachfolgend die Bean-
spruchungszeitfunktionen, die Amplitudenspektren sowie die Klassendurchgangskollektive und
Spannenpaarzdhlungen der Reifen-, Lingslenker-, Querlenker- und Spurstangenkraft der McPherson-
Vorderachse betrachtet. Bild 6.27 zeigt einen Vergleich von gemessenen und simulierten Bremsdruck-

und Bremsmomentverldufen des linken Vorderrades.

Der bei den Messungen erkennbare Einbruch in Bremsdruck- und Bremsmomentverlauf wird
von der Simulation weniger stark nachgebildet. Der Grund hierfiir ist die Abweichung in den
Raddrehzahlverldufen (s. Bild 6.28 oben). Da der ABS-Regler bei der Messung im Zeitbereich

um 2,5 s sehr stark Bremsdruck abbauen muss, steigt der Reifenbremsschlupf bei der Messung

128
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offensichtlich schneller an. Entsprechend den Unterschieden im Bremsdruckverlauf ergeben
sich zwangsldufig auch Unterschiede im Bremsmomentenverlauf (s. Bild 6.27).

Dy, [bar]

ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn, 80 km/h, Closed Loop
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Bild 6.27: Bremsdruck und Bremsmoment VL, ABS-Bremsung eben, Closed Loop

Das ist die Erkldrung fiir die in Bild 6.28 erkennbaren Unterschiede in den Reifenkraftver-
laufen von Messung und Simulation. Da die Reifenkrifte jedoch die Belastungen der Fahr-

werkkomponenten mafBigeblich bestimmen, muss eine moglichst realitidtsnahe Simulation der

ABS-Regelung oberstes Ziel fiir die Bestimmung realistischer Betriebslasten im aktiven Fahr-

werk sein. Welche Modellkomponenten und -parameter dabei maB3geblich sind, wurde bereits
in Abschnitt 6.1 behandelt.

Tabelle 8 beinhaltet die Root Mean Square Errors (RMSE) der Groflen aus Bild 6.28.

Tabelle 8: RMSE der Reifenkrifte, ebene Fahrbahn, Closed Loop

Signal RMSE
NRad 320-

Fr. 1.15 kN
Fr, 0.29 kN
Fg. 0.36 kN

In Bild 6.29 sind die Raddrehzahl sowie die Beanspruchungszeitverldufe von Lingslenker,

Querlenker und Spurstange dargestellt. Wie es mit Kenntnis der Reifenkraftverldufe aus Bild
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

6.28 nicht anders zu erwarten ist, sind auch zwischen simulierten und gemessenen Lenkerkréaf-
ten Abweichungen zu den Zeitpunkten der Raddrehzahleinbriiche erkennbar.

ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn, 80 km/h, Closed Loop
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Bild 6.28: Reifenkrifte VL, Closed Loop ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn

Im Allgemeinen sind die simulierten Beanspruchungszeitverldufe der Fahrwerklenker jedoch
denen der gemessenen Beanspruchungen sehr @hnlich. Da bei der Closed Loop Simulation keine
gemessenen Bremsmomente als Eingangssignal fiir das Modell verwendet werden, stellen sich

im Vergleich zur Messung groflere Abweichungen ein als bei der Open Loop Simulation.

Tabelle 9 beinhaltet die Root Mean Square Errors (RMSE) der Grofen aus Bild 6.29.

Tabelle 9: RMSE der Lenkerkrifte, ebene Fahrbahn, Closed Loop

Signal RMSE
NRad 320-
Frr 2.2kN
FoL 1.55 kN
Fyg 0.98 kN
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ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn, 80 km/h, Closed Loop
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Bild 6.29: Lenkerbeanspruchungen VL, Closed Loop ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn

Wihrend der Raddrehzahleinbriiche treten bei den Messungen Schwingungen auf, die bei
den Simulationsergebnissen nicht oder nur ansatzweise vorhanden sind. Wie bei den Open Loop
ABS-Simulationen in Abschnitt 6.4.1 ist das vor allem bei der Querlenker- und Spurstangen-
kraft der Fall. Um die Schwingungen zu quantisieren, sind in Bild 6.30 die Amplitudenspektren
von Reifen- und Lenkerkriften abgebildet. Wie in der Open Loop ABS-Simulation werden die
Schwingungen mit einer Frequenz von ca. 10 Hz durch das Modell nicht wiedergegeben. Wie
spéter erldutert wird, ist die Ursache fiir das Fehlen dieser Schwingungen in den Simulationser-

gebnissen im Lenkungsmodell zu suchen.

Aus der Betrachtung der Amplitudenspektren sind lediglich die Frequenzen mit den zuge-
horigen Schwingungsamplituden ersichtlich, jedoch nicht die fiir die Bauteilschiddigung eben-
falls relevante Anzahl der Schwingspiele. Um die Simulationsergebnisse auf Basis einer Be-
lastungsanalyse zu bewerten, werden im Folgenden - wie bei der Open Loop Simulation - die
Klassendurchgangs- und Spannenpaarzihlverfahren angewendet. Die bereits oben angespro-
chene geringere Anzahl an Schwingspielen bei den Simulationsergebnissen schlédgt sich in den
Ergebnissen der Klassierverfahren nieder. In den Bildern 6.31 und 6.32 fallen die allgemein

geringeren Haufigkeiten der simulierten Belastungen auf.
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ABS-Bremsung, ebene Fahrbahn, 80 km/h, Closed Loop
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Bild 6.30: Amplitudenspektren der Reifen- und Lenkerkrifte, Closed Loop ABS-Bremsung,
ebene Fahrbahn

Die Unterschiede in der Radlast Fg, sind auf die unterschiedlich ablaufende ABS-Regelung
(s. Bild 6.27) sowie eine nicht ideal ebene Fahrbahn bei den Messungen zuriickzufiihren. Durch
die geringeren Radlastschwankungen ergeben sich die geringeren H&ufigkeiten der horizon-
talen Reifenkréfte und dariiber die Abweichungen in den Héaufigkeiten der Lenkerkrifte. Die
Maximal- und Minimalwerte der Reifen- und Lenkerkrifte stimmen jedoch sehr gut iiberein.
Die grofite Abweichung von 1,3 kN tritt beim Minimalwert der Querlenkerkraft auf.

Wie am Anfang dieses Abschnitts beschrieben, verlduft die Closed Loop ABS-Bremsung
nicht genau wie die gemessene ABS-Bremsung. Deshalb treten bei der Closed Loop ABS-
Simulation im Vergleich zur Open Loop ABS-Simulation gro3ere Unterschiede zwischen Mes-
sung und Simulation auf. Das schlédgt sich auch in den Bewertungen der RMSEs, der Amplitu-
denspektren, der Klassendurchgangskollektive sowie der Spannenpaarzihlungen nieder.

Vor dem Hintergrund der hohen Komplexitit der Vorgiinge wiahrend ABS-Bremsungen ist die
Ubereinstimmung von Messung und Simulation trotz der auftretenden Abweichungen als sehr
gut zu bewerten. Auch in der Realitit zeigt sich die hohe Komplexitit von ABS-Bremsmandvern
durch relativ groe Streuungen in den Messergebnissen. Eine Vielzahl von Faktoren hat Aus-

wirkungen auf die Messergebnisse, wie beispielsweise Umwelt-, Reifen- und Fahrereinfliisse.
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Klassendurchgangskollektive, ABS—Bremsung, ebene Fahrbahn, 80 km/h, Closed Loop
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Bild 6.31: Klassendurchgangskollektive, ABS-Bremsung eben, Closed Loop

Spannenpaarzidhlung, ABS—Bremsung, ebene Fahrbahn, 80 km/h, Closed Loop
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Bild 6.32: Spannenpaarzihlung, ABS-Bremsung eben, Closed Loop
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Fazit

Die in diesem Abschnitt vorgestellten Ergebnisse zeigen, dass das verwendete MKS-Fahr-
zeugmodell mit den durch Co-Simulation angebundenen mechatronischen Fahrwerksystemen
fiir Beanspruchungsanalysen im Fahrwerk geeignet ist. Damit ist ebenfalls die Tauglichkeit der
Co-Simulation fiir die Lastbestimmung im mechatronsichen Fahrwerk bestitigt.

Im folgenden Abschnitt wird die Modellkomplexitit weiter erhoht, indem das ideal ebene Fahr-

bahnmodell durch ein unebenes Fahrbahnmodell ersetzt wird.

6.5 Validierung simulierter Betriebslasten:

ABS-Bremsungen auf definiert unebener Rampenfahrbahn

Fiir die betriebsfeste Auslegung von Fahrwerkbauteilen sind nicht die auftretenden Belastun-
gen bei ABS-Bremsungen auf ebener Fahrbahn ausschlaggebend, sondern solche auf unebener
Fahrbahn. Aufgrund der kombinierten Anregung der Radaufhingungen durch Stralenuneben-
heiten, Bremsmomentenmodulation sowie Trigheitskriften von Fahrzeugaufbau und Rédern
wirken bei diesem Mandéver sehr gro3e Belastungen auf die Fahrwerkbauteile. Um in einem ers-
ten Schritt die Tauglichkeit der verwendeten Modelle bei ABS-Bremsungen auf unebener Fahr-
bahn zu bewerten, werden im vorliegenden Abschnitt zunichst simulierte ABS-Bremsungen
auf definiert unebenem Untergrund betrachtet. Hierfiir werden die in Kapitel 3 beschriebenen
Modelle fiir Fahrzeug, Reifen (RMOD-K-Reifenmodell) und ABS-Regelsystem verwendet.
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Bild 6.33: Rampenfahrbahnprofil

Bild 6.33 zeigt das Streckenprofil, auf dem die Messungen und Simulationen durchgefiihrt wur-
den. In der Realitit sind die Fahrbahnsegmente aus Beton gegossen, weshalb sie sehr eben sind
und keine storende Rauigkeit haben. Werden auf der Rampenfahrbahn ABS-Bremsungen aus
80 km/h durchgefiihrt, ergeben sich - bedingt durch den Bremsweg und die Linge der Beton-
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platten von 15 m - maximal zwei vertikale Storungen.

Analog zu den Simulationen auf ebener Fahrbahn aus Abschnitt 6.4 werden zunichst Open
Loop ABS-Bremsungen untersucht. Dabei wird das Fahrzeugmodell durch Beaufschlagung
mit gemessenen Bremsmomenten abgebremst (s. Abschnitt 6.3). Durch diese Vorgehenswei-
se ist es moglich, die Einfliisse des ABS-Regelsystemmodells zunichst aulen vor zu lassen
und allein die Modellgiite des MKS-Fahrzeugmodells und des Reifenmodells zu untersuchen.
Nach Bewertung der Open Loop Ergebnisse in Abschnitt 6.5.1 wird in Abschnitt 6.5.2 das
ABS-Regelsystemmodell mittels Co-Simulation an das MKS-Fahrzeugmodell gekoppelt, um
anschlieend die Ergebnisse der Closed Loop ABS-Simulation zu bewerten.

6.5.1 Rampenfahrbahn: Open Loop ABS-Simulationen

Das tiber die Rampenfahrbahn fahrende MKS-Fahrzeugmodell mit RMOD-K Reifenmodell
wird mittels gemessener Bremsmomente aus 80 km/h abgebremst (s. Bild 6.33). Die Bremsung
beginnt einheitlich bei 2 s. In Bild 6.34 sind die Auswirkungen der Fahrbahnabsitze im Verlauf

der unten dargestellten Radlast deutlich zu erkennen.

ABS—-Bremsung, Rampenfahrbahn, 80 km/h, Open Loop
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Bild 6.34: Reifenkrifte VL, Open Loop ABS-Bremsung auf Rampenfahrbahn
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Das linke Vorderrad fihrt bei ca. 2,05 s und 2,85 s iiber einen Rampenabsatz und verliert
dabei jeweils kurzzeitig den Bodenkontakt.

Im Gegensatz zur Simulation schwankt der Straenreibwert bei Messungen in bestimmten
Toleranzen um einen Mittelwert. Deshalb ist es bei der Open Loop Simulation sehr schwer die
Raddrehzahleinbriiche der Messungen nachzubilden, da das gebremste Rad bei der Wahl eines
zu niedrigen StraBenreibwerts in den Blockierzustand iibergeht. Das ist ein Nachteil der Open
Loop Simulation, der sich in weniger stark ausgeprdgten Raddrehzahleinbriichen wihrend der
ABS-Simulation niederschligt (s. Bild 6.34). Fiir die Schwingungen in den Reifenkriften sind
die Raddrehzahleinbriiche jedoch ausschlaggebend, wie bereits in Abschnitt 6.1.3 gezeigt wur-
de. Deshalb entsprechen die Schwingungen der simulierten Reifenkrifte zu den Zeitpunkten
fehlender Raddrehzahleinbriiche (zwischen 3,5 und 3,8 s) nicht genau den gemessenen Werten.
Vor allem die Reifenquerkraft Fr, verweilt durch die fehlenden Raddrehzahleinbriiche in der
Simulation auf einem hoheren Kraftniveau. Trotz der fehlenden Raddrehzahleinbriiche ist die
Nachbildung der Reifenhorizontalkréfte bei der Open Loop Simulation als sehr gut zu bezeich-
nen. Die in Bild 6.34 dargestellte Radlast stimmt bei der Open Loop Simulation ebenfalls sehr
gut mit den gemessenen Werten iiberein. Im Anschluss an die Bewertung der Reifenkrifte wer-
den die Lastverldufe in Komponenten der McPherson-Vorderachse des Porsche 911 betrachtet
(s. Bild 6.2).

In Bild 6.35 sind die simulierte Lings- und Querlenkerkraft sowie die Spurstangenkraft der
linken Radaufhingung des MKS-Fahrzeugmodells im Vergleich zu Messergebnissen darge-
stellt. Die Zeitpunkte der Rampeniiberfahrt sind durch vertikale Linien gekennzeichnet. Auch
hier wird der Nachteil der fehlenden oder weniger stark ausgeprigten Raddrehzahleinbriiche
der Open Loop ABS-Simulation deutlich. Jeweils im Bereich der Raddrehzahleinbriiche wei-
chen gemessene und simulierte Lasten voneinander ab. Die Druckbelastung des Querlenkers
wird durch die hoheren Reifenquerkrifte in der Simulation verringert, da die Seitenkraft als
Zugbeanspruchung auf den Querlenker wirkt (s. Abschnitt 6.1.2). Bei der oben dargestellten
Lingslenkerlast ist eine gute Ubereinstimmung zwischen Messung und Simulation festzustel-
len. Dagegen weisen die Querlenker- und Spurstangenlast im Bereich der Rampen und Rad-
drehzahleinbriiche zu geringe Schwingungsamplituden und zu wenige Schwingspiele auf. Um
die Simulationsergebnisse im Frequenzbereich bewerten zu konnen, sind in Bild 6.38 die Am-
plitudenspektren der Reifen- und Bauteilkrifte dargestellt.

Wie bei der ABS-Bremsung auf ebener Fahrbahn in Kapitel 6.4 treten in Spurstange und
Querlenker Kraftschwingungen mit einer Frequenz von ca. 10 Hz auf. Die Amplituden sind im
Vergleich zur ABS-Bremsung auf ebener Fahrbahn auf die doppelten Werte angestiegen. Wie
auch aus den simulierten Zeitverldaufen der Querlenker- und Spurstangenkraft ersichtlich ist,

werden die Schwingungen in der Simulation nur ansatzweise abgebildet.
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ABS-Bremsung, Rampenfahrbahn, 80 km/h, Open Loop
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Bild 6.35: Lenkerkrifte VL, Open Loop ABS-Bremsung auf Rampenfahrbahn

Deshalb ergeben sich bei der Klassendurchgangszédhlung (s. Bild 6.36) vor allem in Reifen-
quer-, Querlenker- und Spurstangenkraft Abweichungen zu den gemessenen Werten. In den
Messungen treten grolere Maximal- und Minimalwerte dieser Krifte (Reifenquerkraft +0,7/-0
kN, Querlenkerkraft +4,4/-2,8 kN und Spurstangenkraft +1,6/-2,3 kN) und eine groere Anzahl
an Schwingspielen auf. Um die hoheren Maximalwerte zu erreichen, miissen die darunter lie-
genden Belastungsklassen durchschritten werden. Dadurch entstehen die hoheren Haufigkeiten
n der gemessenen Belastung zwischen den Maximalwerten der Simulation und der Messung.

Die Ubereinstimmung der restlichen Klassendurchgangszihlungen ist als sehr gut zu bewerten.

Wie bei der Klassendurchgangszihlung treten auch bei der Spannenpaarzihlung vor allem

bei Querlenker-, Spurstangen- und Reifenquerkraft grolere Abweichungen auf (s. Bild 6.37).

Das wirft die Fragestellung auf, wodurch die Kraftspitzen in den oben genannten Belastungs-

zeitverlaufen der Messungen verursacht werden, und weshalb sie in den Simulationsergebnissen
fehlen.
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Klassendurchgangskollektive, ABS—Bremsung, Rampenfahrbahn, 80 km/h, Open Loop
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Bild 6.36: Klassendurchgangskollektive, Open Loop ABS-Bremsung auf Rampenfahrbahn
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Bild 6.37: Spannenpaarzihlung, Open Loop ABS-Bremsung auf Rampenfahrbahn
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6.5 Validierung simulierter Betriebslasten: A BS-Bremsungen auf definiert unebener Rampenfahrbahn

Fiir die Beantwortung dieser Frage ist Bild 6.39 hilfreich. Hier sind gleichzeitig die Messwer-
te von Spurstangen- und Querlenkerkraft sowie Radlast- und Raddrehzahlverlauf wihrend einer
ABS-Bremsung auf definiert unebener Fahrbahn abgebildet. Mit Hilfe der vertikalen Hilfsli-
nie ist zu erkennen, dass am Ende des Raddrehzahleinbruchs entgegengesetzte Kraftspitzen in
Querlenker- und Spurstangenkraft wirken. Die Spurstange erfihrt dabei eine Druckbelastung
und der Querlenker eine Zugbelastung.

ABS-Bremsung, Rampenfahrbahn, 80 km/h, Open Loop
Amplitudenspektren, Hamming Fensterung, nfft=512
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Bild 6.38: Amplitudenspektren, Open Loop ABS-Bremsung auf Rampenfahrbahn

Da bei der Open Loop Simulation die Raddrehzahldynamik und die damit einhergehenden
Radschwingungen nur sehr schwer nachzubilden sind, treten weniger starke Raddrehzahlein-
briiche als in der Realitiit auf. Dadurch verringern sich die Radtrigheitskrifte und -momente
und folglich sind die Lenkschwingungen der Ridder weniger stark ausgeprigt.

In Bild 6.40 wird dieser Effekt am Beispiel des linken Vorderrades wihrend einer ABS-
Bremsung auf unebener Fahrbahn veranschaulicht.

Daraus folgt, dass die starken Schwingungen der Reifenquer-, Querlenker- und Spurstangen-

kraft durch Lenkschwingungen verursacht werden.
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

ABS-Bremsung, Messung auf Rampenfahrbahn, 80 km/h
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Bild 6.39: Einfluss der Raddrehzahl auf Spurstangen- und Querlenkerkraft
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Bild 6.40: Radschwingung wihrend einer ABS-Bremsung auf unebener Fahrbahn

Im Laufe der vorliegenden Arbeit wurde ein weiterer Effekt ermittelt, der Auswirkungen auf

die Simulation der oben beschrieben Lenkschwingungen hat. In der Realitét treten durch die

teils stark unterschiedlichen Bremskrifte auf linker und rechter Seite der Vorderachse Schwin-

gungen in der Lenkanlage auf (s. Bremskrafthebelarm in Abschnitt 6.1.2). Diese konnen zu

hochfrequenten Lenkradschwingungen fiihren auf die der Fahrer kaum reagieren kann.

Wihrend der Durchfiihrung obiger Simulationen wurde der Lenkradwinkel der Einfachheit hal-

ber auf 0° fixiert. Anders als in der Realitdt werden dadurch keine Lenkradschwingungen wih-
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rend der ABS-Bremsung zugelassen, was zu einer Reduzierung der Radschwingungen fiihrt.

Um die Lenkradschwingungen in der Simulation vereinfacht abbilden zu konnen, wurde
die Torsionssteifigkeit der Lenksédule stark verringert und erneut eine ABS-Bremsung auf der
Rampenfahrbahn durchgefiihrt. Wieder ergeben sich im Vergleich zur Messung weit weni-
ger stark ausgeprigte Raddrehzahleinbriiche. Jedoch sind jetzt in den Amplitudenspektren von
Spurstangen- und Querlenkerkraft Verbesserungen hinsichtlich der auftretenden Schwingungen
festzustellen (s. Bild 6.41).

Amplitudenspektrum Querlenker VL Amplitudenspektrum Spurstange VL
2 2
— Simulation : — Simulation
: --- Messung : --- Messung
z f
L
1 it
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f [Hz] f [Hz]

Bild 6.41: Amplitudenspektrum von Querlenker und Spurstange bei torionsweicher Lenksiule

Im Amplitudenspektrum des Querlenkers werden die in den Messdaten enthaltenen Reso-
nanzen nun besser wiedergegeben. Auch bei der Betrachtung des Amplitudenspektrums der
Spurstangenkraft ist eine Verbesserung festzustellen. Der Grund fiir die noch immer zu kleinen
Kraftamplituden ist der zu geringe Raddrehzahleinbruch nach Uberfahren der Rampe (s. Bild
6.34).

Fazit

Die gemessenen Schwingungen in Querlenker- und Spurstangenkraft sind somit auf Lenk-
schwingungen im Messfahrzeug zuriickzufiihren, welche von den Reifen- und Tréigheitskriften
der Rider angeregt werden. Letztere sind wiederum sehr stark von der Raddrehzahldynamik
abhidngig. Dies verdeutlicht zum einen, dass der Fahrereinfluss auf das Lenkradmoment bei
ABS-Bremsungen beriicksichtigt werden muss. Zum anderen unterstreicht es abermals, dass
eine realistische Charakteristik der Raddrehzahleinbriiche Grundvorraussetzung fiir eine hohe
Giite der simulierten Lastergebnisse ist. Bet ABS-Bremsungen auf unebener Strafle sind die
eben angefiihrten Punkte besonders wichtig, da hier die Lenkschwingungen durch stark un-
terschiedliche Reifenkrifte an linker und rechter Radaufhingung zusitzlich verstirkt werden
konnen (s. Bremskraft-, Seitenkraft- und Radlasthebelarm in Abschnitt 6.1.2).
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

Im folgenden Kapitel wird eine Closed Loop ABS-Bremsung durchgefiihrt, bei der die Rad-
drehzahleinbriiche aufgrund der schlupfgeregelten ABS-Bremsung realistischer ausfallen. Zu-
dem wird die oben beschriebene Reduzierung der Torsionssteifigkeit der Lenkséule beriicksich-
tigt, um den oben beschriebenen Fahrereinfluss auf die Lenkschwingungen vereinfacht nachzu-
bilden. Die Giite der Simulationsergebnisse bei der Closed Loop ABS-Simulation wird dadurch
deutlich verbessert.

6.5.2 Rampenfahrbahn: Closed Loop ABS-Simulationen

Nachdem im vorigen Abschnitt gezeigt wurde, dass die Open Loop ABS-Bremsungen auf der
Rampenfahrbahn zu guten Ergebnissen fithren, werden nun die Resultate der Closed Loop
ABS-Simulation behandelt. Hierbei werden die gewonnenen Erkenntnisse iiber den Einfluss
von Lenkradschwingungen beriicksichtigt. Um diese in der Simulation vereinfacht beriicksich-
tigen zu konnen, wird - wie in Abschnitt 6.5.1 - die Torsionssteifigkeit der Lenksédule stark
reduziert. Das ldsst Lenkschwingungen an den Ridern der Vorderachse zu, welche durch die

wirkenden Krifte im Zusammenspiel mit Achsgeometrie und Stralenoberflache entstehen.

Bei der Closed Loop ABS-Simulation wird entsprechend der Beschreibung in Abschnitt
6.3 der gemessene Vorsteuerdruck im Hauptbremszylinder als Eingangssignal fiir die ABS-
Bremsung verwendet. Davon und vom jeweiligen Reifenschlupf abhéngig regelt das ABS-
Regelsystemmodell die Radbremsdriicke in den Bremssitteln, welche dann von einem Brem-
senmodell in Bremsmomente umgerechnet werden. Fiir die Untersuchungen wird das RMOD-K
Reifenmodell sowie das mittels Co-Simulation an das MKS-Fahrzeugmodell gekoppelte PSM-
Regelsystemmodell verwendet (s. Kapitel 3).

In Bild 6.42 ist der Vergleich von Raddrehzahlverlauf und Reifenkréften des linken Vorder-
rades dargestellt.

Die Zeitpunkte der Rampeniiberfahrten sind im Bild gekennzeichnet. Da sich durch die Clo-
sed Loop Simulation leicht unterschiedliche Fahrzeugverzogerungen ergeben, ist der Zeitpunkt
der Uberfahrt iiber die zweite Rampe leicht verschieden und es ergeben sich leichte Zeitver-
schiebungen zwischen Simulation und Messung. In der Simulation finden bei ca. 2,4 sund 3,2 s
Raddrehzahleinbriiche statt, die im gemessenen Verlauf nicht wiederzufinden sind. Der Grund
hierfiir ist, dass jetzt fiir die Simulation nicht mehr gemessene Bremsmomente zum Abbrem-
sen der Rider verwendet werden, sondern eine Bremsschlupfregelung. Zu den Zeitpunkten der
zusitzlichen Raddrehzahleinbriiche in der Simulation ergeben sich im Vergleich zur Messung
zwangsliufig auch andere Reifenkrifte. Besonders auffallend ist der langsame Anstieg der ge-

messenen Reifenlidngskraft Fr, zwischen 2 und 2,4 s. In der Simulation steigt diese realistisch
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an und wird zum Zeitpunkt des Raddrehzahleinbruchs von der ABS-Regelung reduziert. Bei
ca. 2,8 s stellt sich bei der Closed Loop Simulation im Vergleich zur Open Loop Simulation
aus Kapitel 6.5.1 ein realistischerer Raddrehzahleinbruch ein. Das Rad blockiert annidhernd so
schnell und stark wie in der Messung. Im Gegensatz zur Open Loop Simulation ergeben sich
daher nach der Uberfahrt iiber die zweite Rampe realistische Kraftspitzen und Schwingspiele in
den simulierten Reifenkriften. Dies verdeutlicht erneut, wie wichtig realistische Raddrehzah-

leinbriiche in der Simulation fiir die Giite der Lastergebnisse sind.

ABS-Bremsung, Rampenfahrbahn, 80 km/h, Closed Loop
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Bild 6.42: Reifenkrifte VL, Closed Loop ABS-Bremsung auf Rampenfahrbahn

Analog zu den Untersuchungen auf ebener Fahrbahn aus Kapitel 6.4 werden nachfolgend die
Belastungen der McPherson-Vorderachse des Porsche 911 in Spurstange, Langs- und Querlen-
ker betrachtet.

In Bild 6.43 ist der Vergleich der Belastungszeitverldufe von Simulation und Messung dar-
gestellt. Der gemessene und der simulierte Verlauf der Langslenkerlast stimmen mit Ausnahme
des Bereichs zwischen 2,2 und 2,4 s sehr gut iiberein. Diese Abweichung ldsst sich durch den
ersten Raddrehzahleinbruch in der Simulation erkldren, welcher in der Messung nicht auftritt.
Die simulierte Querlenkerkraft stimmt in weiten Teilen ebenfalls mit der gemessenen Querlen-
kerkraft tiberein. Lediglich die Kraftspitze im gemessenen Verlauf bei ca. 3 s wird nicht von

der Simulation wiedergegeben. Eine entgegengesetzt gerichtete Kraftspitze ist im gemessenen
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Kraftverlauf der Spurstange zu erkennen. Letzteres weist auf eine Schwingung des Rades um
dessen Hochachse hin, wie sie durch die Bilder 6.39 und 6.40 verdeutlicht wird. Bei Betrach-
tung der gemessenen Reifenldngskraft Fp . ist ein kurzzeitiger Riickgang auf Null zu erken-
nen. Daher liegt die Vermutung nahe, dass durch den kurzzeitigen Wegfall der Reifenldngskraft
das durch selbige und den Bremskrafthebelarm erzeugte Lenkmoment M, x um die senkrech-
te Radachse abrupt abnimmt (s. Abschnitt 6.1.2). Dadurch wird das Rad in Fahrtrichtung in
die Lageranschldge der Fahrwerklenker beschleunigt. Die gemessene Kraftspitze in Querlen-
ker und Spurstange entsteht dabei durch das plétzliche Abbremsen der translatorischen und
rotatorischen Radbewegung und der dadurch entstehenden hohen Trigheitskrifte. Da die verur-
sachende Reifenldngskraft in der Simulation nicht derart schnell abnimmt, ist der Effekt in den

simulierten Kraftverldufen von Querlenker und Spurstange nicht enthalten.

ABS-Brgmsung, Rampenfahrbahn, 80 km/h, Closed Loop
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Bild 6.43: Lenkerkrifte VL, Closed Loop ABS-Bremsung auf Rampenfahrbahn

Analog zu den vorangegangenen Abschnitten sind in Bild 6.44 die Klassendurchgangskollek-
tive der Reifen- und Lenkerkrifte dargestellt. Die Klassendurchgangskollektive der simulierten
Reifenkrifte stimmen sehr gut mit denen der gemessenen Reifenkrifte iiberein. Aufgrund der
- oben beschriebenen - fehlenden Kraftspitze in den simulierten Zeitverldaufen der Querlenker-
und Spurstangenkraft, weichen deren Klassendurchgangskollektive von denen der gemessenen
Belastungen ab. Dennoch sind die Ubereinstimmungen als sehr gut zu bezeichnen, wenn bei
der Bewertung der Klassendurchgangskollektive die Komplexitit der Untersuchungen beriick-
sichtigt wird.
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Die Spannenpaarzidhlungen der simulierten Reifenkréfte stimmen ebenfalls sehr gut mit den
gemessenen Reifenkriften iiberein (s. Bild 6.45). Die Abweichungen in den Spannenpaarzih-
lungen von gemessener und simulierter Querlenker- und Spurstangenkraft werden ebenfalls
durch das Fehlen der oben beschriebenen Kraftspitze verursacht. Wird das und die Komple-
xitdt der ABS-Bremsung auf Rampenfahrbahn beriicksichtigt, sind die Ergebnisse - trotz der
Abweichungen - als sehr gut zu bewerten.

Klassendurchgangskollektive, ABS—Bremsung, Rampenfahrbahn, 80 km/h, Closed Loop
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Bild 6.44: Klassendurchgangskollektive, Closed Loop ABS-Bremsung auf Rampenfahrbahn

Fazit

Die Ergebnisse der einparametrigen Zihlverfahren bestitigen die hohe Giite der Simulations-
ergebnisse, welche mit der Closed Loop Simulation erreicht werden. Bis auf eine Kraftspitze
konnten die Schwingungen in Querlenker- und Spurstangenkraft durch die Closed Loop Si-
mulation mit guter Ubereinstimmung nachgebildet werden. Insbesondere der realistische Rad-
drehzahleinbruch bei ca. 2,8 s ist dafiir ausschlaggebend. Zudem hat sich gezeigt, dass die
reduzierte Torsionssteifigkeit der Lenksdule ebenfalls dazu beigetragen hat, die Giite der Si-
mulationsergebnisse im Vergleich zur Open Loop Simulation zu verbessern. Bei der zukiinfti-
gen modellbasierten Bestimmung von Betriebslasten ist daher ganz besonders auf realistische
Raddrehzahleinbriiche zu achten. Damit die Lenkschwingungen moglichst realistisch simuliert
werden konnen, ist zudem auf alle Modellparameter zu achten, welche die Trigheitskrifte der
Réder (s. Abschnitt 6.1.1) und die Lenkmomente um die Radhochachsen M;4 (s. Abschnitt
6.1.2) beeinflussen.
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Spannenpaarzihlung, ABS—Bremsung, Rampenfahrbahn, 80 km/h, Closed Loop

Reifenldngskraft VL Reifenquerkraft VL Radlast VL
15 6 8
— Simulation — Simulation — Simulation
--- Messung 5 -~ Messung --- Messung

10 20

N
¥

10 20

Fe, NI

10 20

1 1 1
Haufigkeit n [-] Héufigkeit n [-] Haufigkeit n [-]
Lingslenker VL Querlenker VL Spurstange VL
20 20 15
— Simulation — Simulation — Simulation
--- Messung --- Messung -'- Messung

15

15

1o 7"

F, | [kN]
FQL [kN]

10 20 10 20 10 20
Haufigkeit n [-] Haufigkeit n [-] Hiufigkeit n [-]

Bild 6.45: Spannenpaarzidhlung, Closed Loop ABS-Bremsung auf Rampenfahrbahn

6.6 Validierung simulierter Betriebslasten:
ABS-Bremsungen auf ungleichméBig unebener Fahrbahn

Nachdem in den vorangegangenen Abschnitten die verwendeten Modelle fiir Fahrzeug, Rei-
fen und Regelsystem auf ebener und definiert unebener Fahrbahn validiert wurden, gelten die
Ausfiihrungen im vorliegenden Abschnitt Bremsungen mit ABS-Eingrift auf ungleichmifBig
unebener Fahrbahn. Solche Bremsungen stellen im Fahrzeugentwicklungsprozess eine malf3-
gebliche Grundlage fiir die betriebsfeste Auslegung von Fahrzeugkomponenten dar. Fiir den in
der vorliegenden Arbeit untersuchten Porsche-Sportwagen sind ABS-Bremsungen auf einem
sehr unebenen Streckenabschnitt des Priifgelindes in Weissach mal3gebend (s. Bild 6.46). Die
sich wihrend dieser Bremsungen ergebenden Lasten sind Bemessungsgrundlage fiir die kon-

struktive Gestaltung von Achskomponenten und der Karosserie.

Im Folgenden werden deshalb Messungen und Simulationen auf dieser Fahrbahn miteinander
verglichen, um die erreichbare Ergebnisgiite der integrierten Simulation aus MKS-Fahrzeug-
modell, RMOD-K Reifenmodell, PSM-Regelsystemmodell und 3D-StraBenmodell bewerten zu
konnen. Die Open Loop Simulation von ABS-Bremsungen nach Bild 6.20 ist fiir unebene Fahr-
bahnmodelle nicht geeignet. Die Réader wiirden durch die hohen Radlastschwankungen héufig
blockieren, wodurch der Vergleich der Simulationsergebnisse mit den Messergebnissen wenig

aussagekriftig ist. Deshalb wird fiir die simulierten ABS-Bremsungen auf unebener Fahrbahn
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ausschlieBlich die Closed Loop Simulation (s. Abschnitt 6.3, Bild 6.19) verwendet.

Bild 6.46: 3D-Modell des ungleichméfig unebenen Priifstreckenabschnitts

Ferner ist zu beachten, dass die Vergleichbarkeit zwischen Simulation und Messung bei Un-
tersuchung auf der ungleichmifig unebenen Fahrbahn eingeschrinkt ist. Bei der Durchfiihrung
der Messungen wurde versucht, die ABS-Bremsungen stets an derselben Stelle einzuleiten.
Durch Geschwindigkeiten von ca. 80 km/h bei Bremsbeginn gelang das nur mit einer bestimm-
ten Streuung. Auch in seitlicher Richtung kann nicht genau festgestellt werden, an welcher

Stelle die Bremsungen mit dem Messfahrzeug durchgefiihrt wurden.

Deshalb ist ein Vergleich von simulierten und gemessenen Zeitverldufen der jeweiligen Reifen-
und Komponentenbelastungen hier nicht zweckméBig. Im Folgenden werden lediglich die Klas-
sendurchgangskollektive und die Spannenpaarzidhlungen der simulierten Belastungs-Zeitverlaufe
dargestellt und mit mehreren Messungen verglichen. Bild 6.47 zeigt die Klassendurchgangskol-
lektive der simulierten Reifen- und Komponentenbelastungen sowie die von drei entsprechen-
den Messungen.

Die Klassendurchgangskollektive der simulierten Reifenkrifte entsprechen in Anbetracht der
sehr hohen Komplexitit der Modelle und des Mandvers auf dem sehr komplexen StraBenmo-
dell gut den gemessenen Werten. Die simulierte Reifenldngskraft nimmt ca. 5 bis 20 % zu hohe
Werte an, die auftretenden Haufigkeiten stimmen jedoch sehr gut iiberein. Die simulierte Rei-
fenquerkraft hingegen weist etwas zu geringe Hiufigkeiten auf und die Kraftamplituden stim-
men gut iiberein. Die simulierte Radlast stimmt in thren Maximalwerten mit einer Abweichung
von ca. 5 % sehr gut mit den gemessenen Werten iiberein. In der Simulation treten aber deut-
lich niedrigere Schwingspiele um 2 kN auf, welche in den Messungen auf hoherem Kraftniveau

liegen. Auch die Haufigkeiten im mittleren Radlastbereich um 5 kN sind etwas zu niedrig.

Die erkennbaren Abweichungen in den Klassendurchgangskollektiven der Langslenker-, Quer-

lenker- und Spurstangenbelastung sind auf die oben beschriebenen Abweichungen der simulier-
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

ten Reifenkrifte zuriickzufithren. Dennoch sind die erzielten Ergebnisse als sehr gut zu bewer-

ten.

Klassendurchgangskollektive, ABS—Bremsung, ungleichméBig unebene Fahrbahn,Closed Loop

Radlast VR

Reifenlingskraft VR Reifenquerkraft VR

10f

FR,y [kN]
FR,z [kN]

10 1 10 10
Haufigkeit n [-] Haufigkeit n [-] Haufigkeit n [-]

Lingslenker VR Querlenker VR Spurstange VR

F, | [kN]
Foy [kN]
F [kN]

10 10 10
Haufigkeit n [-] Haufigkeit n [-] Haufigkeit n [-]

‘—Simulation ---Messung 1 Messung 2 == Messung 3 ‘

Bild 6.47: Klassendurchgangskollektive, Closed Loop ABS-Bremsung auf ungleichméfig un-
ebener Fahrbahn

Analog zu den Untersuchungen auf ebener und definiert unebener Fahrbahn werden anschlie-
Bend in Bild 6.48 die Spannenpaarzihlungen von Reifen- und Lenkerkréften dargestellt. Die si-
mulierten Reifenkrifte weisen leicht hohere Kraftamplituden auf als die entsprechenden gemes-
senen Reifenkrifte. Das ist auch beim Vergleich von simulierten und gemessenen Lenkerkréften
der Fall.

Fazit

Bei der modellbasierten Bestimmung der Reifen- und Lenkerkrifte auf ungleichméfig un-
ebener Fahrbahn treten um ca. 10 bis 15 % zu hohe Lasten auf. Da die Abweichungen bei den
Untersuchungen auf ebener und definiert unebener Fahrbahn geringer sind, sind die Abweichun-
gen in erster Linie auf die Interaktion zwischen 3D-StraBenmodell und RMOD-K Reifenmodell
zuriickzufiihren. Die Tatsache, dass bei allen simulierten Kriften zu hohe Werte auftreten, weist

auf einen etwas zu hohen Reibwert zwischen Reifen- und StraBenmodell hin. Das verdeutlicht
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die Tatsache, dass ein einmalig bestimmter Reibwert zwischen Reifen und Strafle nicht automa-
tisch fiir andere Teststreckenabschnitte giiltig ist. Dieses Problem wird auch in einer aktuellen
Veroffentlichung des RMOD-K Reifenmodellentwicklers erldutert [Oertel07]. Demnach zielen
aktuelle Forschungsanstrengungen darauf ab, Teststreckenabschnitte hinsichtlich ihrer Reib-
wertverldufe pg(Fg ., Ag) Zu vermessen.

Die oben gezeigten Lastergebnisse auf ungleichmifig unebener Fahrbahn sind in Anbetracht
der hohen Komplexitit der verwendeten Modelle und des simulierten Mandvers dennoch als
sehr gut zu bewerten. Fiir zukiinftige Untersuchungen sind gleichmifBig unebene Fahrbahnpro-
file, wie beispielsweise ein Sinusprofil (Waschbrett) ungleichméfig unebenen Fahrbahnprofilen
vorzuziehen. Dadurch ist die Positionierung des Fahrzeugmodells auf der Modellstral3e eindeu-
tig durchfithrbar und eine gute Vergleichbarkeit zwischen Simulation und Messung gegeben.
Die in diesem Abschnitt gezeigten Ergebnisse bestitigen, dass mit der integrierten Simulation
von MKS-Fahrzeugmodell und mechatronischen Regelsystemen in Simulink Simulationsergeb-

nisse erzielbar sind, welche den gemessenen Ergebnissen sehr dhnlich sind.

Spannenpaarzédhlung, ABS—Bremsung, ungleichmifig unebene Fahrbahn, 80 km/h, Closed Loop
Reifenldngskraft VR Reifenquerkraft VR Radlast VR

12f

FR,x [kN]

Haufigkeit n [-] Héufigkeit n [-] Héufigkeit n [-]
20 Lingslenker VR Querlenker VR 10 Spurstange VR
g
=S| | I L
e 8) w” =’ 4l
: 2t =

ok . , CTA
1 10 20 01 10 20
Héufigkeit n [-] Héufigkeit n [-] Hiufigkeit n [—]

‘—Simulation ---Messung 1 Messung 2 - - Messung 3 ‘

Bild 6.48: Spannenpaarzihlung, ABS-Bremsung, ungleichmifig unebene Fahrbahn, Closed
Loop
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

6.7 Ergebnisse und Folgerungen fiir zukiinftige Untersuchungen

Die Ausfiihrungen in den vorangegangenen Abschnitten haben gezeigt, dass sowohl mit der
Open Loop als auch mit der Closed Loop ABS-Simulation sehr realistische Fahrwerkbelastun-
gen bestimmt werden konnen.

Die Ergebnisse der Open Loop ABS-Simulation dienen dabei jedoch nur der Validierung von
MKS-Fahrzeugmodell und Reifenmodell. Fiir die modellbasierte Bestimmung von Betriebs-
lasten im mechatronischen Fahrwerk ist die Open Loop Simulation hingegen nicht geeignet, da
gemessene Bremsmomente als Eingangssignale dienen. Da diese von sehr vielen Fahrzeug- und
Regelsystemparametern beeinflusst werden, konnen fiir Untersuchungen an neu zu entwickeln-

den Fahrzeugen keine gemessenen Bremsmomente anderer Fahrzeuge verwendet werden.

Fiir die zukiinftige Bestimmung von Betriebslasten in der Simulation muss deshalb die Clo-
sed Loop ABS-Simulation, also die Co-Simulation von MKS-Fahrzeugmodell und Regelsy-
stemmodellen Verwendung finden. Wie die Untersuchungen in Abschnitt 6.1 zeigen, hdngt die
Ergebnisgiite der mittels Closed Loop ABS-Simulation bestimmten Lastdaten von vielen Effek-
ten und Parametern ab. Um in Zukunft auch in friihen Phasen der Produktentwicklung moglichst
realistische Fahrwerkbelastungen mit Hilfe der Co-Simulation bestimmen zu kénnen, miissen
deshalb folgende grundlegenden Punkte bei der Durchfiihrung der Simulationen beachtet wer-

den:

e Fiir die GroBenordnung der Fahrwerkbelastungen sind die Reifenkréfte im Reibkontakt
Reifen/Fahrbahn entscheidend. Reifenmodelle, die das Fahrzeugmodell realistisch ver-
zogern sind somit Grundvoraussetzung fiir eine hohe Ergebnisgiite der modellbasierten
Bestimmung von Fahrwerkbelastungen. Die mit Bild 6.9 gezeigte Betrachtung der Rei-
fenreibwerte py stellt die einfachste Moglichkeit dar, die Plausibilitit der Reifenkraftbe-
rechnung zu iiberpriifen. Bei den fiir ABS-Bremsungen iiblichen Vorderachslasten von
ca. 6000 bis 8000 N miissen die maximalen Reibwerte im Bereich zwischen 1,3 und 1,4
liegen (bei StraBenreibwert ug = 1).

e Die Ausfiihrungen in Abschnitt 6.1.3 zeigen, dass Anzahl und Auspriagung der Raddreh-
zahleinbriiche ausschlaggebend fiir realistische Betriebslasten sind. Entscheidend beein-
flusst wird die Auspridgung der Raddrehzahleinbriiche von den Reifenlidngskraftkennli-
nien der Reifenmodelle (s. Bild 6.8). Insbesondere ist auf den Verlauf der Reifenldngs-
kraft rechts der Kraftmaxima zu achten. Je steiler die Reifenldngskraft mit zunehmendem
Bremsschlupf A abfillt, desto ausgeprigter werden die Raddrehzahleinbriiche.

Die Raddrehzahlgradienten wihrend der Raddrehzahleinbriiche werden auch vom Mas-

sentragheitsmoment der Rdder um deren Drehachse beeinflusst. Solange keine sichere
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Bedatung der Massentridgheitsmomente der Riader aus CAD-Modellen oder Messungen
verfiigbar ist, wird die Verwendung bereits aus Vorgidngerfahrzeugen bekannter Gréfen

empfohlen.

Aus der analytischen Untersuchungen der Modellkomponenten in Abschnitt 6.1 geht her-
vor, dass der Reifenradius auf sehr viele wichtige Modellgroen Einfluss nimmt. Bei-
spiele sind der Bremskraft-, Seitenkraft- und Radlasthebelarm der Achse. Fiir realistische
Simulationsergebnisse miissen die Reifenabmessungen sowohl im Reifenmodell als auch

in den Parametern der Regelsystemmodelle tiberpriift werden.

Die Reifenkrifte erzeugen liber Bremskraft-, Seitenkraft- und Radlasthebelarm ein Lenk-
moment M;, um die Hochachse des Rades. Treten wiahrend ABS-Bremsungen zwischen
linker und rechter Radaufhidngung der Vorderachse stark unterschiedliche Reifenkrifte
auf, so fiihrt das zu Lenkschwingungen. Damit diese durch die Simulation realistisch wie-
dergegeben werden, miissen die oben genannten Reifenkrafthebelarme iiberpriift werden.

Dazu ist nach den Ausfithrungen in Abschnitt 6.1.2 vorzugehen.

Vor allem bei ABS-Bremsungen auf unebener Fahrbahn beeinflussen die oben beschrie-
benen Schwingungen in der Lenkanlage die Spurstangen- und Querlenkerkrifte der Vor-
derachse (s. Abschnitt 6.5). Deshalb ist bei der Durchfithrung solcher Simulationen zu
beachten, dass ein Fahrermodell verwendet wird, welches die Schwingungen realistisch
zuldsst. Alternativ kann bei einem Mandver, bei dessen Durchfithrung die Lenkbewe-
gung fest vorgegeben wird, die Steifigkeit der Lenksaule stark reduziert werden. Dadurch
lassen sich die Lenkschwingungen, welche sich in Realitiit durch Lenkradschwingungen

dulern, vereinfacht nachbilden.

Die Massen und Massentriagheitsmomente der Reifen, Felgen und Bremsscheiben be-
einflussen ebenfalls die oben genannten Lenkschwingungen. Sie bestimmen vor allem
die Amplituden der Querlenker- und Spurstangenkrifte, welche sich nach Raddrehzah-
leinbriichen aufgrund von Trédgheitskriften und -momenten einstellen (s. Abschnitt 6.5).
Hierbei ist zu beachten, dass Messfelgen meist hohere Massen und Trigheitsmomente
aufweisen als Serienrdder. Hierauf ist bei der Modellvalidierung mittels Messergebnissen

zu achten.

Die Ausfiihrungen in Abschnitt 6.1 und [Kersten05] zeigen, dass der Betrag des Reifen-
innendrucks einen Einfluss auf die Fahrwerkbelastungen hat. Fiir moglichst realititsnahe
Simulationsergebnisse ist deshalb auf korrekte Innendriicke der physikalischen Reifen-

modelle zu achten.
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6 Anwendung der Co-Simulation bei ABS-Bremsmanévem

e Fiir die Co-Simulation zwischen MKS-Fahrzeugmodell und Simulink Regelsystem-
modellen haben sich die in Tabelle 5 genannten Empfehlungen bewéhrt. Fiir plausible
Ergebnisse miissen die ebenfalls in Abschnitt 5.8 hergeleiteten Einschriankungen beach-

tet werden.

Im folgenden Kapitel wird erldutert, welche Vorteile sich durch die modellbasierte Bestim-
mung von Bauteillasten im Vergleich zum bisherigen mechatronischen Entwicklungsprozess

ergeben.
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Entwicklungsprozesses

Wie in den einleitenden Kapiteln der vorliegenden Arbeit erldutert, ist die modellbasierte Ent-
wicklung vor allem in frithen Phasen der Fahrzeugentwicklung sehr wichtig. Durch Frontloa-
ding, also das Absichern von Produktentscheidungen mittels virtueller Versuche in frithen Ent-
wicklungsphasen, ldsst sich eine Steigerung der Entwicklungseffizienz erreichen.

Im Folgenden wird nun dargestellt, welche Vorteile sich durch die in der vorliegenden Ar-
beit entwickelte, modellbasierte Bestimmung von Bauteillasten im Vergleich zum bisherigen
mechatronischen Entwicklungsprozess ergeben. Au3erdem werden Folgerungen fiir den bishe-
rigen Entwicklungsprozess abgeleitet, um eine optimale Nutzung dieser Vorteile zu gewihrleis-

ten.

Nutzen fiir den mechatronischen Entwicklungsprozess

Durch die integrierte Betrachtung von MKS-Fahrzeugmodell und Regelsystemmodellen ist
die Bereitstellung von auslegungsrelevanten Lastdaten - z.B. von ABS-Bremsmandévern auf un-
ebener Fahrbahn - fiir das mechatronische Fahrwerk schon in frithen Entwicklungsphasen mog-
lich. In Kapitel 6 wird durch den Vergleich mit Messdaten gezeigt, dass die Giite der simulierten
Lastdaten selbst auf unebener Fahrbahn sehr gut ist. Im Gegensatz zur bisherigen Vorgehens-
weise bei der Auslegung von Fahrwerkbauteilen, bei der meist von statischen Lastféllen aus-
gegangen wird, stellt die modellbasierte Bestimmung dynamischer Lastdaten mit Beriicksich-
tigung mechatronischer Fahrwerksysteme eine enorme Verbesserung dar. Mit den virtuellen
Lastdaten ist eine realistischere Datengrundlage fiir die betriebsfeste Gestaltung der Fahrwerk-
und Karosseriebauteile verfiigbar. Bild 7.1 zeigt in Form eines Kreislaufs, wie die simulier-
ten Belastungen im mechatronischen Entwicklungsprozess Verwendung finden miissen, um die
Qualitét der Bauteile fiir den Aufbau erster Prototypen durch virtuelle Untersuchungen zu stei-
gern. Dadurch wird die notige Anzahl an Lastkollektiv-Messfahrten reduziert, welche fiir die
betriebsfeste Gestaltung der Fahrwerk- und Karosseriebauteile notig ist. Dies fiihrt zu einer Ein-
sparung von Entwicklungszeit und -kosten und damit zu der in Kapitel 1 geforderten Steigerung

der Entwicklungseffizienz.

Die Darstellung als Kreislauf unterstreicht zudem die Notwendigkeit einer engen Zusam-
menarbeit zwischen Konstruktion und Simulation. Nur auf diese Weise ist gewihrleistet, dass

die Parameter der verwendeten Teilmodelle dem aktuellen Stand der Entwicklung entsprechen.
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Regelsystementwicklung (Simulink)
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Bild 7.1: Weiterverwendung der simulierten Lastdaten im mechatronischen Entwicklungspro-
zess

Welche Vorteile sich mit der in Bild 7.1 dargestellten, modellbasierten Bestimmung von Be-

triebslasten fiir den mechatronischen Fahrwerkentwicklungsprozess ergeben, wird im Folgen-
den aufgelistet:
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Entwicklungsbegleitende Bauteillastschiitzung bei der Neuentwicklung von
Fahrzeugen:

e Die Abschitzung von Bauteillasten im mechatronischen Fahrwerk ist moglich, bevor rea-
le Aggregatetriager aufgebaut werden. Das stellt eine Auslegungshilfe fiir die konstruktive
Achsgestaltung dar und hilft bei der Vermeidung von zeit- und kostenintensiven Bauteil-

dnderungen in der Prototypenphase.

e Die Festlegung der maximal zuldssigen Stellarbeit mechatronischer Fahrwerksysteme,
welche in bestimmten Fahrsituationen geleistet werden darf, um eine Bauteilschidigung

zu vermeiden, ist moglich.

¢ Eine Einflussabschitzung verschiedener oder modifizierter Reifenmodelle, Achskonzep-
te, Fahrwerklager, Fahrwerkregelsysteme auf die Betriebslasten ist kostengiinstig durch-
fiihrbar.

Entwicklungsbegleitende Bauteillastschéitzung bei der Derivatentwicklung :

e Der Einfluss einer geiinderten Achsgeometrie auf die Bauteilbelastungen kann abgeschitzt

werden.

e Der Einfluss modifizierter Fahrwerklager, Dampfer, Aufbaufedern und Anschlagpuffer

auf die Bauteilbelastungen kann ebenfalls abgeschitzt werden.

e Im Falle neu hinzukommender oder modifizierter Regelsysteme (z.B. Wankstabilisie-

rung) konnen die dadurch entstehenden Bauteillasten abgeschitzt werden.

e Werden die Abmessungen und Massen von Riddern und Bremsscheiben vergroBert, kon-

nen die dadurch entstehenden Zusatzbelastungen abgeschitzt werden.

Voraussetzung fiir die oben genannten Vorteile ist zum Einen, dass die ermittelten Lastdaten
moglichst gut der Realitédt entsprechen, und zum Anderen miissen die Ergebnisse rechtzeitig
zur Verfiigung stehen (Modellerstellungs- und Simulationszeiten). Das fiihrt zu der Folgerung,
dass die Aussagesicherheit virtueller Methoden und die Erstellungszeiten fiir die entsprechen-
den Modelle optimiert werden miissen. Um das zu erreichen, sind Anpassungen am bisherigen
mechatronischen Entwicklungsprozess notwendig, welche sowohl die Integration der Modelle
erleichtern als auch eine hohe Aussagesicherheit der Simulationsergebnisse ermoglichen.
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Erweiterung des mechatronischen Entwicklungsprozesses

In Abschnitt 4.5 wurde gezeigt, dass die Co-Simulation mit sehr geringem Aufwand die Er-
stellung eines integrierten Modells fiir die modellbasierte Bestimmung von Lastdaten erlaubt.
Um den oben genannten Forderungen nach der frithen Modellverfiigbarkeit und der hohen Er-
gebnisgiite Rechnung zu tragen, wurde der in Bild 7.2 dargestellte Entwicklungsprozess herge-

leitet. Dieser wird nachfolgend beschrieben:

Da die Entwicklung der Einzelmodelle bereits fester Bestandteil des heutigen Fahrzeugent-
wicklungsprozesses ist, beschriankt sich der Aufwand bei der Modellintegration auf die Kopp-
lung des MKS-Fahrzeugmodells (inkl. Reifenmodell) mit den Regelsystemmodellen. Hierbei
besteht der Vorteil der Co-Simulation darin, dass keine Modelliibertragung in andere Software-
werkzeuge stattfindet. Alle Modelle werden in den Simulationswerkzeugen gelost, in denen sie
erstellt wurden. Die Modellerstellungszeiten zwischen ,.erstem Freeze (Einfrieren) des virtuel-
len Prototypen” und der Verfiigbarkeit des ersten Prototypen (s. Bild 7.2) sind deshalb minimal

und die mit virtuellen Prototypen ermittelten Lastdaten stehen frithestmoglich zur Verfiigung.

Dem Management fiir die virtuellen Prototypen fillt hierbei eine wichtige Aufgabe zu. Aus-
gehend vom geplanten Zeitpunkt der Verfiigbarkeit des virtuellen Prototypen muss die Modell-
bildung und -beschaffung der Teilmodelle ausreichend friih gestartet werden. Dabei ist festzu-
legen, wer fiir welche Teilmodelle zustindig ist und wann sie verfiigbar sein miissen. Da die
Modelle fiir Reifen und Regelsysteme oft von Zuliefererfirmen stammen, muss in sehr frithen
Entwicklungsphasen héufig auf entsprechend angepasste Modelle von Vorgédngerfahrzeugen zu-
riickgegriffen werden. Da das im Wesentlichen auch fiir die ersten realen Prototypen gilt, ist

diese Vorgehensweise fiir die virtuellen Prototypen ebenfalls zuldssig.
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7 Folgerungen und Erweiterung des mechatronischen Entwicklungsprozesses

Bei Fortschreiten des Entwicklungsprozesses miissen Anderungen und Weiterentwicklungen
an Fahrzeugkomponenten in das integrierte Modell einflieBen. Das wird erreicht, indem das in-
tegrierte Fahrzeugmodell zu fest definierten Zeitpunkten (s. ,,2. bis n-ter Freeze virtueller Pro-

totyp” in Bild 7.2) mit den aktuellen Entwicklungsstinden der jeweiligen Modelle fiir Reifen,

Fahrzeug und Regelsysteme aktualisiert wird. Bild 7.3 veranschaulicht diesen Vorgang.

Reifenmodelle

Mogliche Anderungen:
- Reifenkraftkennlinien
- Innendruck

- Masse

- Tragheitsmomente

- Reifenfederung

MKS Fahrzeugmodell

Sl Mogliche Anderungen:
M - (Elasto)Kinematik

ol - Diampfer

- Aufbaufedern

- Anschlagpuffer

- Fahrwerklager

- Massen, Trigheiten

Regelsystemmodelle

Mogliche Anderungen:

- Zusatzfunktionen

- modifizierte Parameter
- modifizierte Funktionen

D R ™ -
5
B

Modellabgleich zu vorgegebenen Zeitpunkten

(Freeze Virtueller Prototyp)

wihrend des mechatronischen Entwicklungsprozesses

Zentrale Modellintegration
mittels Co-Simulation

Matlab/Simulink
Hauptbremszylinder- PSM - Modell
druck aus Messung .
Regler: Bremsenmodell | StellgroBen:
_ | | ABS/ASR/ i || 4x Bremsmoment
_ || MSR/FZR
Brems-
hydraulik
Co-Simulation Co-Simulation
ADAMS/Car
MKS — Fahrzeugmodell mit |
. - Reifen- Fahrer- und
Sensorsignale: Fahrbahnmodell Fahrermodell
- Raddrehzahlen
- Aufbaubeschleunigungen
- Geschwindigkeit -
- Motormomente Fahrmangver

Bild 7.3: Aktualisierung der Teilmodelle zu vorgegebenen Zeitpunkten

Da bei der Co-Simulation - wie bereits erwéhnt - die jeweiligen Softwarewerkzeuge der ein-
zelnen Teilmodelle verwendet werden, beschrinkt sich der Aufwand fiir die Aktualisierung
meist auf den Austausch von Parameterdateien oder Simulinkbldcken. Die daraus resultieren-

den kurzen Modellerstellungszeiten ermoglichen eine hdufige Aktualisierung des integrierten
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Modells und damit auch die Bereitstellung von Lastdaten nach aktuellem Entwicklungsstand.
Die Federfiihrung bei der Aktualisierung der Teilmodelle ist vom Verantwortlichen fiir das in-

tegrierte Modell zu iibernehmen.

Die mit der modellbasierten Lastbestimmung im mechatronischen Fahrwerk gewonnenen
Schnittlasten der einzelnen Fahrwerkbauteile werden fiir deren betriebsfeste Gestaltung mittels
virtueller Methoden verwendet (s. Bild 7.1 und 7.2). Sobald im Entwicklungsprozess der Zeit-
punkt ,.Freeze realer Prototyp” erreicht ist, werden die Prototypenteile gefertigt und zur Proto-
typenachse zusammengesetzt. Zudem ist mit den simulierten Radmittenkriften und -momenten
die Erstellung eines Lastkollektivs fiir den realen Achspriifstandsversuch moglich, bevor Last-
kollektivmessungen mit dem ersten realen Prototypen durchgefiihrt werden. Dadurch kénnen
die realen Achsen auf Betriebsfestigkeit iiberpriift werden, bevor sie in das Prototypfahrzeug
verbaut werden. Durch diese Vorgehensweise ist eine Qualititssteigerung der Fahrwerkbauteile
méglich, so dass in den folgenden Entwicklungsphasen die Anzahl notwendiger Anderungen

auf ein Minimum reduziert werden kann.

Grundvoraussetzung hierfiir ist jedoch, dass die in der Simulation ermittelten Lastdaten auch
eine verlissliche Basis fiir die Bauteilauslegung darstellen. Dazu miissen die Lastdaten - wie
bereits eingangs erwihnt - moglichst den real auftretenden Fahrwerkbelastungen entsprechen.
Aufgrund der Schwierigkeit dieser Aufgabe muss Know-How aufgebaut werden, welches die
virtuelle Bestimmung aussagekriftiger Lastdaten erlaubt. Bei so komplexen Aufgabenstellun-
gen, wie der Bremsung mit ABS-Eingrift auf unebener Fahrbahn, ist das nur durch Validierung
der verwendeten Modelle und Methoden mit Messergebnissen moglich. In Kapitel 6 wird ge-
zeigt, auf welche Vorginge, Modellkomponenten und -parameter besonders geachtet werden
muss, um realistische Simulationsergebnisse fiir ABS-Bremsungen zu generieren. Die Richtli-
nien fiir die Wahl der Simulationsparameter werden in Kapitel 5 abgeleitet. Mit der vorliegen-
den Arbeit liegt somit eine Dokumentation von Expertenwissen vor, mit deren Hilfe zukiinftig

aussagekriftige Lastdaten fiir die Bauteilauslegung erzeugt werden konnen.

Dennoch kann auch zukiinftig nicht vollig auf Versuche mit realen Prototypen verzichtet
werden. Simulationsergebnisse miissen bei Fortschreiten der Entwicklung kontinuierlich durch
den Abgleich mit Messdaten validiert werden. Der in der vorliegenden Arbeit entworfene Ent-
wicklungsprozess beriicksichtigt das durch die Nutzung von Messdaten des ersten Prototyps zu
Modellvalidierungszwecken (s. Bild 7.2). Dadurch wird eine hohere Akzeptanz der virtuellen
Methoden in den Entscheidungsebenen und mit Fortschreiten der Entwicklung eine verbesser-
te Aussagesicherheit von Simulationsergebnissen erreicht. Viel wichtiger noch ist der dadurch
erreichbare Aufbau von Know-How, das zukiinftig auch in sehr frithen Phasen der Fahrzeug-

entwicklung eine hohe Aussagesicherheit virtueller Versuche erlaubt.
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7 Folgerungen und Erweiterung des mechatronischen Entwicklungsprozesses

Das wirft die Frage auf, wie die bestehenden Prozesse in der Fahrzeugerprobung modifiziert
werden miissen, damit die Giite der verwendeten Modelle und das Know-How der Entwick-
ler moglichst nachhaltig und mit minimalem Zusatzaufwand verbessert werden konnen. Dies-
beziiglich machen die Ausfiihrungen in Abschnitt 6.1 deutlich, dass besonders die Giite der
verwendeten Reifen- und Achsmodelle elementar fiir die Ergebnisgiite und damit fiir die Aus-
sagekraft der simulierten Lastdaten ist. Deshalb miissen Messergebnisse realer Prototypen vor

allem zur Validierung der Reifen- und Achsmodelle verwendet werden.

Im Laufe der Fahrzeugentwicklung finden erste Lastkollektivmessungen in der Regel mit
so genannten Aggregatetragern statt, welche mit einer sehr dhnlichen Messtechnik ausgestattet
sind, wie das in Abschnitt 6.2 beschriebene Messfahrzeug. Aggregatetriger sind tiblicherweise
Vorgingerfahrzeuge, die dem zu entwickelnden Fahrzeug sehr dhnlich und mit den ersten Achs-
und Regelsystemprototypen ausgeriistet sind. Die Messdaten, welche mit den Aggregatetrigern
aufgezeichnet werden, stellen wihrend des Entwicklungsprozesses die erste Moglichkeit zur
Modellvalidierung dar. Die fiir realistische Lastdaten wichtigen Reifenmodelle, deren Parame-
ter bis dahin von Priifstandsversuchen oder gar Rechnersimulationen stammen, konnen somit
erstmals iiberpriift werden. Auch die MKS-Achsmodelle miissen mittels der gewonnenen Mess-

daten validiert werden.

Um die Validierung der Reifen- und Achsmodelle mit minimalem Zusatzaufwand zu ermog-
lichen, wird neben den eigentlichen Lastkollektiv-Messfahrten die Durchfiihrung folgender Zu-

satzmessungen empfohlen:

1. Vermessung der Achsen des Prototypen
Die in Abschnitt 6.1.2 hergeleiteten Achskenngrofen der Achsmodelle miissen mit de-
nen der realen Achse iibereinstimmen. Ist eine komplette Vermessung der Achse auf ei-
nem Kinematik & Elastokinematik Priifstand zu aufwiéndig, miissen aus Griinden der
Vergleichbarkeit zwischen Messung und Simulation zumindest die Werte fiir Vorspur-
und Sturzwinkel des stehenden Fahrzeugs identifiziert und im Fahrzeugmodell eingestellt

werden.

2. Drei Teilbremsungen mit 50 % der hochstmoglichen Verzogerung aus 80 km/h:

Damit kann die dynamische Radlastverlagerung iiberpriift werden (s. Kapitel 6.1.4).

3. Drei ABS-Bremsungen aus 80 und 100 km/h auf einer ebenen und trockenen Fahrdyna-
mikfldche:
Die Ergebnisse werden fiir die Reifenmodellvalidation in Langskraftrichtung verwendet.

Hierbei ist auf die in Abschnitt 6.1.3 hergeleiteten Reifeneigenschaften zu achten.

160



4. Drei Slow-Ramp-Steer Mandver mit 100 km/h auf einer Fahrdynamikfliche:
Der Lenkradwinkel wird dabei mit 30 ; erhoht. Alternativ konnen bei begrenzten Platz-
verhiltnissen jeweils drei stationéire Kreisfahrten mit a, = 4, 8, max 5 durchgefiihrt wer-
den. Die Ergebnisse werden fiir die Reifenmodellvalidation in Querkraftrichtung verwen-

det.

Um Abweichungen durch Reifenverschleil und Wetterbedingungen erfassen zu konnen, miis-
sen die oben beschriebenen Fahrmandver nach den eigentlichen Lastkollektivmessungen erneut
durchgefiihrt werden. Auflerdem wird eine abschlieBende Achsvermessung empfohlen. Da-
durch lassen sich etwaige Verdnderungen der Achseinstellwerte erkennen, die beispielsweise
durch Bremsen auf sehr stark unebener Fahrbahn verursacht werden konnen. Die Messdaten
sind zusammen mit den Vermessungsprotokollen zu archivieren. Mit den gewonnenen Informa-
tionen konnen die in Kapitel 6 hergeleiteten Modellkomponenten, -gréen und -parameter auf
Giiltigkeit tiberpriift werden. Der Zusatzaufwand bei der Durchfiihrung der Messungen ist mi-
nimal. Die beschriebene Vorgehensweise ist auch bei allen folgenden Messungen mit weiterent-
wickelten Prototypen anzuwenden. Nur auf diese Weise kann das fiir zukiinftige Fahrzeugent-
wicklungen notwendige Know-How fiir die Erzeugung aussagekriftiger Simulationsergebnisse,
die eine solide Grundlage fiir die Bauteilauslegung darstellen, geschaffen werden. Mit dem va-
lidierten Gesamtmodell konnen anschlieBend Parameteruntersuchungen und Untersuchungen

zur Problemfindung und -behebung durchgefiihrt werden.

Der in Bild 7.2 dargestellte Entwicklungsprozess zeigt ferner, dass die Verwendung der ge-
messenen Radmittenkrifte und -momente als Kraftanregung fiir die MKS-Achse weitere Vor-
teile mit sich bringt. Mit den Radmittenkriften lassen sich Schnittlasten von Fahrwerkbautei-
len bestimmen, welche in der Realitédt nicht oder nur mit grolem Aufwand messbar sind. Da
die Schnittlasten auf gemessenen Radkriften und -momenten basieren, konnen die Bauteilkon-
strukteure die Fahrwerkbauteile mit hoher Zuverlédssigkeit der Datengrundlage auslegen. In Bild

7.4 wird die Vorgehensweise veranschaulicht.
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7 Folgerungen und Erweiterung des mechatronischen Entwicklungsprozesses

Zeitverldufe der messbaren
Radkrifte/-momente & Lenkerkrifte

Lastkollektivmessungen

Erstellung eines Priifprogamms fiir den
Priifstandsversuch

Bestimmung messtechnisch schwer Gemessene Radkrifte und
_erfassbarer Bauteilschnittlasten -momente als Anregungssignal

]

Bild 7.4: MKS-Simulation zur Ermittlung schwer messbarer Bauteilschnittlasten
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Fazit

Die Ausfiihrungen im vorliegenden Kapitel zeigen, dass die modellbasierte Lastbestimmung
mittels Co-Simulation mit minimalem Zusatzaufwand in den bestehenden mechatronischen
Entwicklungsprozess eingegliedert werden kann. Der Zusatzaufwand bei der Integration von
MKS-Fahrzeugmodellen mit Regelsystemmodellen beschriankt sich auf die Definition von
Schnittstellen zwischen den Softwarewerkzeugen der jeweiligen Modelle fiir Fahrzeug und Re-
gelsysteme. Die grofite Herausforderung bei der Modellintegration besteht darin, die verwende-
ten Teilmodelle fiir Fahrzeug, Reifen und Regelsysteme im Verlauf des Entwicklungsprozesses
kontinuierlich auf den neuesten Entwicklungsstand zu bringen. Hierzu wurde eine Vorgehens-
weise entwickelt, welche durch den in Bild 7.2 dargestellten Entwicklungsprozess veranschau-
licht wird.

Dem relativ geringen Aufwand fiir die Modellerstellung und -aktualisierung steht der grofie
Zusatznutzen fiir den mechatronischen Entwicklungsprozess gegeniiber, der durch die schnelle
Bereitstellung von Lastdaten ohne reale Messfahrten generiert wird. Allerdings sind fiir eine ho-
he Modellgiite und Aussagesicherheit in sehr frithen Phasen der Entwicklung detaillierte Kennt-
nisse iiber die relevanten physikalischen Zusammenhénge erforderlich. Die in der vorliegenden
Arbeit gewihlte Vorgehensweise der Validierung von Simulationsergebnissen mit Messergeb-

nissen ermoglicht die Herleitung dieser Kenntnisse.

Um zukiinftig eine hohe Modellgiite und Aussagesicherheit der Simulationsergebnisse zu
erreichen, muss daher die Synergie zwischen Simulation und Messung im Fahrzeugentwick-
lungsprozess genutzt werden. Um das mit minimalem Zusatzaufwand zu erreichen, werden im
vorliegenden Kapitel Zusatzmandver definiert, die zusitzlich zu den eigentlichen Lastkollektiv-
messungen durchgefiihrt werden miissen. Mit Hilfe der Zusatzmanover ist eine einfache und
schnelle Validierung der verwendeten Modelle moglich, so dass die Modellgiite und Aussagesi-
cherheit der Simulationsergebnisse mit Fortschreiten der Entwicklung sukzessiv erhoht werden

kann.
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7 Folgerungen und Erweiterung des mechatronischen Entwicklungsprozesses
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8 Zusammenfassung und Ausblick

Das iibergeordnete Ziel der vorliegenden Arbeit ist die Entwicklung und Verifizierung einer
Methodik zur Steigerung der Effizienz des mechatronischen Fahrzeugentwicklungsprozesses.
In den einleitenden Kapiteln wird erldutert, dass die Verlagerung von Versuchsumfingen mit
realen Prototypen in die virtuelle Welt hierbei das grofite Potential darstellt. Die Simulation und
die Analyse miissen daher so in den Entwicklungsprozess integriert werden, dass moglichst frith
viele wichtige Produktentscheidungen durch virtuelle Versuche abgesichert werden konnen.

In diesem Zusammenhang ist die betriebsfeste Auslegung von Radaufthingungskomponenten
des mechatronischen Fahrwerks auf Basis virtuell erzeugter Lastdaten besonders vielverspre-
chend. Durch die steigende Anzahl und Komplexitit der mechatronischen Systeme im Fahr-
zeug wird die Auslegung der mechanischen Tragstrukturen des Fahrwerks immer komplexer.
Informationen iiber veridnderte oder gar zusitzliche mechanische Beanspruchungen durch neue
mechatronische Systeme konnen bislang nur sehr unzureichend abgeschitzt werden, solange
keine realen Prototypen fiir Lastkollektivmessungen verfiigbar sind. Nicht selten kommt es des-
halb bei ersten Lastkollektiv-Messfahrten mit realen Prototypen zu Bauteilversagen, was einen
hohen zusitzlichen Zeit- und Kostenaufwand nach sich zieht. Die Minimierung des Zusatzauf-

wands beziiglich Zeit und Kosten fiihrt zu einer Steigerung der Fahrzeugentwicklungseffizienz.

Zur konkreten Zielsetzung der vorliegenden Arbeit wurde deshalb die Entwicklung und Ve-
rifizierung einer Methodik, mit deren Hilfe schon in frithen Entwicklungsphasen und unter Be-
riicksichtigung mechatronischer Fahrwerksysteme hinreichend genaue Lastdaten zur betriebs-
festen Auslegung von Fahrwerk- und Karosseriebauteilen generiert werden konnen. Die Inte-
gration der Methodik in den bestehenden mechatronischen Entwicklungsprozess ist ebenfalls

Teil der Zielsetzung.

Zur Bearbeitung der oben beschriebenen Aufgabenstellung werden in der vorliegenden Ar-
beit folgende Teilziele definiert:

Aufarbeitung Stand der Technik

Beschreibung verfiigbarer Rechenmodelle

Ableitung eines neuartigen Rechenansatzes zur Losung der Problemstellung

Ableitung von Richtlinien fiir die Anwendung des Rechenansatzes

Realisierung einer neuartigen und praxisrelevanten Anwendung des Rechenansatzes
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8 Zusammenfassung und Ausblick

e Erweiterung des bestehenden mechatronischen Entwicklungsprozesses anhand gewonne-

ner Erkenntnisse

Zusammenfassung

Die Problemstellung bei der Losung obiger Zielsetzung resultiert aus dem Multidoménen-
Charakter der Mechatronik, durch den eine Schnittstellenproblematik zwischen den Softwa-
rewerkzeugen und den Modellen der einzelnen Mechatronikdomédnen entsteht. In Kapitel 2
wird beschrieben, dass insbesondere die Schnittstelle zwischen den Softwarewerkzeugen der
Mechanik und der Steuerungs- und Regelungstechnik fiir die modellbasierte Generierung von
Lastdaten im mechatronischen Fahrwerk von Belang ist. Vor diesem Hintergrund werden in
Kapitel 3 die notwendigen Modelle und in Kapitel 4 die am Markt vorhandenen Moglichkeiten
zu deren Verkniipfung untersucht. Unter Beriicksichtigung bestehender Prozesse in der Fahr-
zeugentwicklung wird hergeleitet, dass sich die Modellkombination mittels Co-Simulation am
besten fiir das Erreichen der oben genannten Ziele eignet. Vor allem die hohe Flexibilitit in der
Anwendung, die hohe Transparenz der Modelle und die geringen Modellerstellungszeiten sind
Griinde fiir die Wahl der Co-Simulation als Kombinationsmethode. AuBerdem werden fiir die
entsprechenden Modelle die jeweils am besten geeigneten Solver verwendet. Ferner ermoglicht
die Co-Simulation mit sehr geringem Aufwand mehrere und untereinander vernetzte mechatro-

nische Systeme mit einem MKS-Fahrzeugmodell zu kombinieren.

Durch Aufarbeitung der zugrunde liegenden Theorie und Funktionsweise der Co-Simulation
werden in Kapitel 5 Richtlinien zur Wahl der jeweiligen Solver- und Co-Simulationsparameter
abgeleitet.

Im néchsten Schritt werden die Tauglichkeit der integrierten Modelle und der Co-Simulation
fiir die modellbasierte Lastdatengenerierung anhand eines praxisrelevanten Anwendungsbei-
spiels verifiziert. Wihrend der Fahrzeugentwicklung stellen Lastdaten von ABS-Bremsungen
auf verschiedenen Fahrbahntypen eine wichtige Grundlage fiir die betriebsfeste Auslegung von
Fahrwerkbauteilen dar. Deshalb werden in Kapitel 6 ABS-Bremsungen auf ebener, definiert
unebener und ungleichmifig unebener Fahrbahn als neuartige Anwendungsbeispiele gewihlt.
Dabei werden zunichst die Wirkzusammenhinge wihrend ABS-Bremsungen beschrieben, und
fiir die Giite der Lastergebnisse wichtige Modellkomponenten, -grof3en und -parameter hergelei-
tet. Ebenfalls durchgefiihrt wird ein Vergleich der Simulationsergebnisse mit Messergebnissen.
Das ermdoglicht beim Auftreten von Abweichungen zwischen Messung und Simulation bisher
unzureichend modellierte Teilmodelle zu identifizieren. Die daraus resultierenden Erkenntnisse

werden dokumentiert und flieBen in die jeweiligen Modelle ein, so dass zukiinftig eine verbes-
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serte Ergebnisgiite bei der modellbasierten Lastdatengenerierung erreicht wird.

Die gezeigten Ubereinstimmungen zwischen gemessenen und simulierten Lastdaten sind in
Anbetracht der hohen Komplexitit der Modelle und der untersuchten ABS-Bremsmandover als
sehr gut zu bewerten. Die Tauglichkeit der Modellkombination mittels Co-Simulation wird da-
durch bestitigt.

Im abschlieBenden Kapitel 7 wird hergeleitet, wie die Simulationsergebnisse in den Fahrzeu-
gentwicklungsprozess einflieBen miissen, um eine Verbesserung der Entwicklungseffizienz zu
erreichen. Dabei wird zum Einen auf den Informations- und Datenfluss zwischen den Softwa-
rewerkzeugen der verschiedenen Mechatronikdomédnen (CAD/ FEM/MKS/CACSD) eingegan-
gen. Zum Anderen wird die zeitliche Einordnung der modellbasierten Lastdatengenerierung
in den bestehenden Entwicklungsprozess vorgenommen. Im Verlauf der vorliegenden Arbeit
wird deutlich, dass Synergien zwischen der Fahrzeugerprobung und der virtuellen Fahrzeugent-
wicklung noch ungenutzt sind. Deshalb werden fiir die fest im Fahrzeugentwicklungsprozess
verankerte Fahrzeugerprobung Folgerungen abgeleitet, die mit minimalem Zusatzaufwand eine
stetige Verbesserung der Modellgiite mit Fortschreiten der Entwicklung erlauben. Durch diese
Vorgehensweise wird eine verbesserte Aussagesicherheit der modellbasierten Lastbestimmung
und eine hohere Akzeptanz der virtuellen Methoden in den Entscheidungsebenen erreicht. Viel
wichtiger ist der damit erreichbare Aufbau von Know-How, welches zukiinftig auch in sehr frii-

hen Phasen der Fahrzeugentwicklung eine hohe Aussagesicherheit virtueller Versuche erlaubt.
Die wesentlichen Ergebnisse der vorliegenden Arbeit sind somit:
e Die Dokumentation einer neuartigen Methodik, um dynamische Bauteillasten im mecha-
tronischen Fahrwerk in frithen Phasen der Entwicklung abschitzen zu konnen.
e Die Ableitung von Richtlinien zur Anwendung der Methodik.

e Die Verifizierung der Methodik anhand eines praxisrelevanten und neuartigen Anwen-

dungsbeispiels.

e Die Identifizierung von Modell- und Simulationsgroflen, welche fiir eine hohe Ergebnis-
giite bei der praxisrelevanten Anwendung ”ABS-Bremsungen auf Schlechtwegstrecken”

wichtig sind.

e Ein um die virtuelle Lastbestimmung erweiterter mechatronischer Entwicklungsprozess,

mit dessen Hilfe Entwicklungszeit und Entwicklungskosten eingespart werden konnen.
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8 Zusammenfassung und Ausblick

Ausblick

Den vielen Moglichkeiten bei Verwendung der Co-Simulation steht deren hohe Komplex-
itdt und die der verwendeten Modelle gegeniiber (MKS-Modell, Reifenmodell, StraBenmodell,
Regelsystemmodelle). Um die Komplexitit zu beherrschen ist Expertenwissen beziiglich der
Simulationswerkzeuge und der verwendeten Modelle erforderlich. Diesem Umstand kann nur
durch den konsequenten Aufbau und die konsequente Dokumentation von Know-How beziig-
lich der Simulationswerkzeuge und besonders beziiglich der fahrmechanischen Zusammenhin-
ge begegnet werden. Der in der vorliegenden Arbeit beschriebene Weg der Validierung von
Simulationsergebnissen durch Vergleich mit Messergebnissen wird dazu auch in Zukunft uner-

lasslich bleiben.

Der nichste logische Schritt zu den Ausfithrungen der vorliegenden Arbeit ist die Ausweitung
der Untersuchungen auf Quer- und Vertikaldynamikregelsysteme. Dadurch lédsst sich Know-
How fiir quer- und vertikaldynamische Fahrmandver erzeugen, welche fiir die betriebsfeste

Auslegung von Fahrwerkbauteilen im mechatronischen Fahrwerk relevant sind.

Im Verlauf der vorliegenden Arbeit wurde zudem deutlich, dass Synergien zwischen der Fahr-
zeugerprobung und der virtuellen Fahrzeugentwicklung noch ungenutzt sind. Deren Nutzung
muss zukiinftig fiir die sukzessive Verbesserung der Gesamtfahrzeugmodelle mit Fortschreiten
der Entwicklung die Zielsetzung sein. Hierzu sind klare Prozesse zwischen der Fahrzeugerpro-

bung und der virtuellen Fahrzeugentwicklung zu definieren.
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