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Vorwort des Herausgebers

Die Fahrzeugtechnik ist gegenwiértig grofien Verdnderungen unterworfen.
Klimawandel, die Verknappung einiger fir Fahrzeugbau und -betrieb be-
notigter Rohstoffe, globaler Wettbewerb und das rapide Wachstum grofer
Stéadte erfordern neue Mobilitatslosungen, die vielfach eine Neudefinition
des Fahrzeugs erforderlich machen. Die Forderungen nach Steigerung der
Energieeffizienz, Emissionsreduktion, erhohter Fahr- und Arbeitssicherheit,
Benutzerfreundlichkeit und angemessenen Kosten finden ihre Antworten
nicht aus der singularen Verbesserung einzelner technischer Elemente, son-
dern bendtigen Systemverstdndnis und eine doméneniibergreifende Opti-
mierung der Losungen.

Hierzu will die Karlsruher Schriftenreihe fiir Fahrzeugsystemtechnik einen
Beitrag leisten. Fir die Fahrzeuggattungen Pkw, Nfz, Mobile Arbeits-
maschinen und Bahnfahrzeuge werden Forschungsarbeiten vorgestellt, die
Fahrzeugsystemtechnik auf vier Ebenen beleuchten: das Fahrzeug als kom-
plexes mechatronisches System, die Fahrer-Fahrzeug-Interaktion, das Fahr-
zeug in Verkehr und Infrastruktur sowie das Fahrzeug in Gesellschaft und
Umwelt.

Der vorliegende Band widmet sich der Fahrdynamik und der Energieeffizi-
enz von Elektrofahrzeugen. Anders als verbrennungsmotorisch angetriebe-
ne Fahrzeuge sind diese oftmals mit mehr als einem Antriebsmotor ausge-
stattet. Es entstehen damit Freiheitsgrade der Antriebsaktuatorik, die es
neben der Bewerkstelligung des Léngsvortriebs erlauben, querdynamische
und energieeffizienzsteigernde Aufgaben abzudecken. So kann einerseits
eine agilere Kurvenfahrt erreicht werden, andererseits kann durch eine
fahrsituationsadaptive Verteilung des Antriebsmoments auf die einzelnen
E-Maschinen der Wirkungsgrad des Gesamtsystems verbessert werden. Da-



zu wird das gesamte Antriebssystem mit Leistungselektronik und Motoren
bis zum Reifen-Fahrbahn-Kontakt beriicksichtigt. Ansétze fiir Modellie-
rung, Optimierung unter Nebenbedingungen wahrend der Fahrt sowie fiir
die Regelung werden erarbeitet und an einem viermotorigen Elektrofahr-
zeug im Vergleich zu einer konventionellen Antriebsregelung bewertet.

Karlsruhe, Frank Gauterin
2. Februar 2015 KIT
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Kurzfassung

Die hohe Leistungsdichte und kompakte Bauweise heutiger Elektromotoren
ermOglicht den Einsatz mehrerer Antriebe in einem Kraftfahrzeug. Aufler
dem Einachsantrieb sind somit auch Fahrzeuge mit mehreren Motoren
bis hin zu Fahrzeugen mit radindividuellen Antrieben realisierbar. Die
Koordination dieser Antriebe stellt die Antriebs- und Fahrdynamikregelung
vor neue Herausforderungen.

Im Rahmen dieser Dissertation wird ein generischer Ansatz zur Regelung
mehrmotoriger Elektrofahrzeuge anhand eines Fahrzeugs mit radindividu-
ellen Antrieben entwickelt. Eine Analyse des Gesamtsystems hinsichtlich
der fiir die Radmomentenregelung nutzbaren Freiheitsgrade offenbart, dass
in gewissen Fahrsituationen mehrere mogliche Losungen zur Verteilung der
Radmomente existieren. Diese Eigenschaft iiberaktuierter Systeme wird
ausgenutzt, um neben der vorrangigen Regelungsaufgabe weitere unterge-
ordnete regelungstechnische Ziele zu verfolgen.

Das primére Ziel der Fahrdynamikregelung besteht in der Steigerung der
Fahrdynamik hinsichtlich der Kriterien Sicherheit, Komfort und Agilitéit.
Dartiber hinaus motiviert die Problematik geringer Reichweiten heutiger
Elektrofahrzeuge die Erweiterung der Regelungsaufgabe um eine energieop-
timale Verteilung der Leistungsfliissse im Antriebsstrang. Hierbei muss die
gesamte Wirkungsgradkette aller leistungsiibertragenden Bauteile erfasst
und berticksichtigt werden. Zusatzlich wird die Wahl der Radmomente
durch Nebenbedingungen, wie beispielsweise die statischen und dynami-
schen Stellgrenzen der Aktoren sowie die verfiigbare Batterieleistung ein-
geschrankt. Die Losung dieses Optimierungsproblems wird in dieser Arbeit
online durchgefithrt, um die Anderungen der Nebenbedingungen wéihrend
der Laufzeit zu beriicksichtigen.



Zur Bewertung des Regelungsansatzes in der Rechnersimulation wird das
Antriebsstrang- und Fahrdynamikmodell eines Elektrofahrzeugs mit vier
radindividuellen Antrieben hergeleitet und anhand von Messdaten vali-
diert. Aus den Simulationsergebnissen wird die Leistungsfiahigkeit des Re-
gelungsansatzes im Vergleich zu einer starren Momentenaufteilung deut-
lich. Zum Schluss der Arbeit erfolgt eine Diskussion der Ergebnisse und
ein Ausblick auf weiterfiihrende Fragestellungen.
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Abstract

The high power density and compact design of today’s electric motors
allows multiple drives to be used in a vehicle. Thus, vehicles with multiple
drives, culminating in vehicles with wheel-individual drives, are also achie-
vable in addition to the single-axis drive. The coordination of such drives
poses new challenges for the powertrain and vehicle dynamics control.

Within the scope of this dissertation, a generic approach to the control of
multiple-drive electric vehicles is evolved, based on a vehicle with wheel-
individual drives. An analysis of the overall system with respect to the
exploitable degrees of freedom for wheel torque control reveals that several
possible solutions for distributing wheel torque exist in certain driving
situations. This characteristic of over-actuated systems is exploited in order
to pursue further subordinate objectives from a control perspective, in
addition to the higher-level control task.

The primary objective of vehicle dynamics control is to increase vehicle
dynamics with respect to safety, comfort and agility criteria. Moreover,
the limited range problematic of today’s electric vehicles justifies the ex-
pansion of the control task to include an energy-optimal distribution of
the power flows in the drivetrain. Here, the entire efficiency chain of all
power-transmitting components needs to be factored in. In addition, the
choice of wheel torque is restricted by constraints, such as, for example, the
static and dynamic limits of the actuators, as well as the available battery
power. The solution to this optimization problem is implemented online in
this paper, in order to factor in changing constraints.

To evaluate the control approach in the computer simulation, the power-
train and vehicle dynamics model of an electric vehicle with four individual
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wheel drives is deduced and validated based on measuring data. The benefit
of the control concept compared with a equal torque distribution becomes
apparent in the simulation results. At the end of the dissertation a dis-

cussion of the results and a perspective of further topics for investigation
ensue.
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Einleitung und Zielsetzung

Der Einsatz elektrischer Traktionsantriebe in Kraftfahrzeugen kann zu ei-
ner Reduktion des Kraftstoffverbrauchs und des Schadstoffausstofles bei-
tragen. In seiner Ausprdagung mit mehreren Antrieben erdffnet er meue
Freiheitsgrade fiir die Fahrdynamik- und Antriebsregelung. In dieser Arbeit
wird ausgehend vom Stand der Wissenschaft und Technik das Ziel verfolgt,
eine modulare Regelungsstruktur zu entwerfen, die einerseits zur Steigerung
der Fahrdynamik und andererseits zur Reduktion des Energieverbrauchs
beitrdgt.

1.1 Ausgangssituation

Vor dem Hintergrund knapper werdender Rohdlreserven und zunehmen-
der Anforderungen durch Umweltgesetzgebungen werden heute alternative
Antriebstechnologien zum Verbrennungsmotor in Kraftfahrzeugen einge-
setzt. Die Elektrifizierung des konventionellen Antriebsstrangs stellt eine
der Mafinahmen zur Reduktion des Kraftstoffverbrauchs und Schadstof-
fausstofes dar. Mit derartigen Hybridfahrzeugen (HEV!) werden schon
heute im innerstadtischen Verkehr signifikante Verbrauchsvorteile erzielt,
indem beispielsweise tiber einen Elektromotor Energie rekuperiert, in einer
Batterie zwischengespeichert und diese Energie mit geringen Verlusten
wieder zum Antreiben des Fahrzeugs genutzt werden kann. Um die Energie-
effizienz weiter zu steigern, kann der Anteil an elektrischer Antriebsleistung
bis hin zum rein batterieelektrischen Fahrzeug (BEV?) erhéht werden.

THEV: Hybrid Electric Vehicle
2BEV: Battery Electric Vehicle



Kapitel 1 Einleitung und Zielsetzung

Durch den hohen Wirkungsgrad moderner Elektromotoren und elektrischer
Komponenten sowie der Moglichkeit, Bremsenergie zu rekuperieren, erlau-
ben Elektrofahrzeuge eine hohere Ausnutzung der mitgefithrten Energie.
Wird die elektrische Energie aus erneuerbaren Energiequellen gewonnen,
leistet das Elektrofahrzeug einen erheblichen Beitrag zur Reduktion der
COs-Emissionen und Unabhéngigkeit vom Rohdl. Zudem erméglichen sie
einen lokal emissionsfreien Fahrbetrieb, wobei insbesondere in Ballungsge-
bieten der Larm und die Belastung durch Abgase reduziert werden kénnen.
Die Technologie zur Energiespeicherung und die Reduktion des Energie-
verbrauchs stellt fir den Erfolg der Elektrofahrzeuge eine entscheiden-
de Schlisselrolle dar. Elektrofahrzeuge werden heute aufgrund geringer
Reichweiten vorwiegend im innerstéddtischen Verkehr eingesetzt. Die hohen
Kosten, die geringe Reichweite, lange Ladezeiten sowie das grobmaschige
Netz an Ladestellen sind die Hauptprobleme fiir einen breiten Einsatz
von rein elektrisch angetriebenen Fahrzeugen. Zudem gestaltet sich die
Verwendung grofler Fahrbatterien im automobilen Einsatz momentan noch
sehr kostenintensiv.

Diese Herausforderungen motivieren die Weiterentwicklung der elektrischen
Komponenten und Nebenaggregate zur Senkung des Energiebedarfs. Durch
intelligente Regelalgorithmen und durch eine bedarfsorientierte Ansteue-
rung der Komponenten kann der Energieverbrauch zusatzlich minimiert
werden. Nur so kénnen Elektrofahrzeuge eine Alternative zu konventio-
nellen Fahrzeugen darstellen und als Losungsbaustein zur Erreichung der
aktuellen klimapolitischen Ziele beitragen.

Die kompakte Bauweise und hohe Leistungsdichte heutiger Elektromotoren
erlauben den Einsatz von achs- oder radindividuellen elektrischen Antrie-
ben und erméglichen so die Realisierung innovativer Antriebsstrangkonzep-
te. Auch wenn durch den Einsatz mehrerer Elektroantriebe der Aufwand an
Kabelfithrung und Kiithlung und somit moglicherweise das Gesamtgewicht
des Fahrzeugs steigt sowie die Gesamtenergieeffizienz sinkt, ertffnen sich
neue Moglichkeiten fiir das Fahrzeugpackaging und die Fahrdynamik. So
kann beispielsweise durch die individuelle Beeinflussung der Radmomente
ein gewiinschtes fahrdynamisches Verhalten erzeugt oder fiir neue Fahr-
zeugkonzepte mehr Platz fiir Batterien geschaffen werden, indem beispiels-
weise platzsparende Radnabenmotoren eingesetzt werden.

Je nach Antriebsstrangvariante sind geeignete Regelungskonzepte zu wih-
len, da abhédngig von Anzahl und Position der Motoren im Antriebsstrang
die Zahl der Stellgrofien und somit der Einfluss auf das Fahrverhalten
variiert. Die Herausforderungen fiir die Fahrregelung besteht in der erhéh-



1.2 Zielsetzung

ten Komplexitdat der Regelungsaufgabe. Die Eingaben des Fahrers iiber
die Lenkung und Pedalerie miissen von der Fahrregelung in geeigneter
Weise interpretiert und auf die zur Verfiigung stehende Aktorik umgesetzt
werden. Hierbei ist die Dynamik wie auch die Beschréinkung der Stell-
groflen zu beriicksichtigen, die sich wahrend des Betriebs jeweils &ndern
kénnen. Durch den Einsatz radindividueller Antriebe kann in bestimmten
Fallen dasselbe Sollverhalten durch unterschiedliche Wahl der Stellgréfien
erreicht werden. In der Literatur werden Systeme dieser Art als iiberak-
tuiert bezeichnet. Die Unterbestimmbheit des Systems in dieser Situation
kann ausgenutzt werden, um neben dem priméren Regelungsziel weitere
Regelungsziele zu erfiillen. Die Problematik geringer Reichweiten heutiger
Elektrofahrzeuge rechtfertigt die Wahl eines sekundéren Regelungsziels,
das die Verlustleistungen im Antriebsstrang minimiert.

1.2 Zielsetzung

Ziel dieser Arbeit ist der systematische Entwurf eines zentralen Rege-
lungsansatzes, der die fahrdynamischen Potenziale von Elektrofahrzeugen
mit mehreren Traktionsantrieben ausschopft sowie die verbleibenden Frei-
heitsgrade fiir eine moglichst verlustminimale Verteilung der Radmomen-
te nutzt. Durch einen modularen Aufbau soll die Adaptierbarkeit und
Erweiterung des Regelungskonzeptes auf andere Fahrzeugkonzepte bzw.
zusétzliche Fahrwerkregelsysteme ermoglicht werden. Die Entwicklung des
Regelungsansatzes erfolgt anhand der Antriebsstrangvariante mit maxima-
len Freiheitsgraden, die einen Elektromotor pro Rad besitzt. In abschlie-
Benden Simulationen zum léngs- und querdynamischen Fahrverhalten sowie
Betrachtungen der Verlustleistungen und des Gesamtenergiebedarfs soll die
Leistungsfahigkeit des Ansatzes dargestellt werden.

Zur Bewertung des Einflusses der Regelung auf das Fahrverhalten wird
ein Gesamtfahrzeugmodell erstellt, das die mageblichen fahrdynamischen
Effekte bis in den Grenzbereich nichtlinear abbildet. Aus dem mechani-
schen Energiebedarf kann tber die Elektromotormodelle und das Batte-
riemodell die gesamt bendétigte elektrische Energie ermittelt werden. Fir
exakte und realitdtsnahe Simulationsergebnisse auf der einen und schlanke
sowie effiziente Simulationsmodelle auf der anderen Seite miissen geeignete
Kompromisse bei der Modellbildung gefunden werden. Die Parametrierung
und Validierung der Modelle erfolgt anhand realer Messdaten.



Kapitel 1 Einleitung und Zielsetzung

Die Regelung soll gezielt die fahrdynamischen und energetischen Potenzia-
le eines Elektrofahrzeugs mit radindividuellen Antrieben ausnutzen. Mit
Blick auf die zunehmende Integration von Aktorik zur Beeinflussung der
Fahrdynamik soll ein modularer Ansatz entwickelt werden. Die Struktur
und die Schnittstellen der Regelung werden so gewéhlt, dass eine Integra-
tion in bestehende Funktionsstrukturen und Fahrzeugsteuergerédte grund-
sétzlich moglich ist.

Abschlieflend erfolgt die Bewertung der Potenziale und die Interpretati-
on der Simulationsergebnisse anhand objektiver Kriterien und Kenngro-
Ben. Dabei erfolgt die Bewertung des Fahrverhaltens und des Energiever-
brauchs bei gleichen Reglereinstellungen. Im Anschluss werden die Ergeb-
nisse diskutiert und es wird ein Ausblick auf weiterfithrende Fragestellun-
gen gegeben.

Die Arbeit orientiert sich an folgenden Kernpunkten:

e Modellbildung des Systems Elektrofahrzeug als Grundlage fir die
Bewertung der Fahrdynamik und des Energieverbrauchs. Parame-
trierung und Validierung der Teilmodelle anhand von Messdaten.

e Entwurf einer zentralen Regelungsstruktur zur optimalen Nutzung
der Stellreserven und Dynamik der Aktoren. Durch die Berticksich-
tigung geeigneter Systemschnittstellen soll die grundsétzliche Mog-
lichkeit zur Integration in Fahrzeugsteuergerite geschaffen werden.

e Entwurf einer zentralen Fahrdynamikregelung unter Beachtung der
bestehenden nichtlinearen systemtechnischen Zusammenhénge. In-
terpretation des Fahrerwunsches durch geeignete Modelle.

e Optimale Ausnutzung der Freiheitsgrade des Systems durch geeig-
nete Definition der Zielfunktionen hinsichtlich fahrdynamischer und
energetischer Kriterien. Definition der Beschrankungen fiir die Opti-
mierung sowie Wahl eines geeigneten numerischen Optimierungsver-
fahrens.

e Bewertung des Regelungsansatzes anhand definierter Bewertungskri-
terien in der Rechnersimulation.

e Abschliefende Zusammenfassung und kritische Diskussion der Ergeb-
nisse sowie Ausblick auf weiterfithrende Fragestellungen.
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1.3 Stand der Wissenschaft und Technik

Die Regelung der Fahrdynamik durch die gezielte Beeinflussung der Rad-
momente wird bereits seit tiber 30 Jahren serienméflig in Kraftfahrzeugen
eingesetzt. Die folgenden Abschnitte geben einen Uberblick iiber die maf-
geblichen Entwicklungen auf dem Gebiet der Langsdynamikregelsysteme
und deren Einflussmoglichkeiten auf das Fahrverhalten.

Die steigende Anzahl aktiver Stellelemente im Fahrwerk erfordert eine
Weiterentwicklung der Regelungsstrukturen. Im Falle iiberaktuierter Sys-
teme kann mit bestimmten Regelungsverfahren die Redundanz der Aktorik
ausgenutzt werden, um weitere Regelungsziele zu verfolgen. Hierzu werden
ausgewahlte Ansétze aus der Wissenschaft und Technik kurz vorgestellt.
Als sekundéres Regelungsziel wird in dieser Arbeit die gesamte anfallende
Verlustleistung der Elektromotoren mit Umrichter, Getriebe und Reifen
minimiert. Auf die zu diesem Thema relevanten Literaturstellen wird in
diesem Abschnitt kurz eingegangen.

1.3.1 Langsdynamikregelsysteme

Mit aktiven Eingriffen in Bremse, Antrieb, Lenkung und Fahrwerk wird
heutzutage das fahrdynamische Verhalten des Kraftfahrzeugs beeinflusst.
Die Einteilung dieser Fahrwerkregelsysteme kann nach ihren priméren Funk-
tionen durchgefiihrt werden [HEQ7]. Neben Querdynamikregelsystemen -
wie z. B. aktiven Vorder- und Hinterradlenkungen - sowie Vertikaldynami-
kregelsystemen - wie z. B. aktiven Federungen und Dampfern - werden in
diesem Abschnitt vor allem Léngsdynamikregelsysteme zur Beeinflussung
des Fahrverhaltens betrachtet.

Erste Ansétze zur Regelung einzelner Radmomente mit der Bremse wurden
bereits mit dem Antiblockiersystem (ABS), das seit 1978 von Bosch in Serie
hergestellt wird, umgesetzt [RDG10]. Das System war damals exklusiv im
Mercedes W116 verfiigbar und hatte zum Ziel, die Lenkfahigkeit durch
Erhalt der Seitenkréfte bei einer Vollbremsung zu gewéhrleisten [Ise06].
Mit der Einfithrung des Elektronischen Stabilitatsprogramms (ESP) im
Mercedes S600 Coupé im Jahre 1995 wurde erstmals eine serienreife Rege-
lung des Fahrzeugverhaltens im Grenzbereich durchgefithrt [RDG10]. Bis
heute werden auf Basis des ESP und zusétzlicher Sensorik weitere Kun-
denmehrwertfunktionen durch radindividuelle Bremsmomente oder durch
Kombination mit weiteren aktiven Fahrwerkskomponenten realisiert. Alle
Entwicklungen haben gemeinsam, dass durch die Betatigung der Radbrem-
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sen nur ein negatives Radmoment gestellt werden kann und das Fahrzeug
somit stets verzogert wird. Um dies zu vermeiden und um die Dynamik zu
steigern, kann beispielsweise der einseitige Bremseingriff mit gleichzeitigem
Anheben des Motormoments kombiniert und so ein Torque Vectoring iiber
die Bremse dargestellt werden. Seit 2009 ist dies beispielsweise in der Mer-
cedes S-Klasse serienméflig unter dem Begrift Torque Vectoring Brake sowie
bei der Firma Porsche unter der Bezeichnung Porsche Torque Vectoring
verflighar.

In Allradfahrzeugen, im Motorsport oder in sportlich orientierten Strafien-
fahrzeugen werden aktive ldngs- und quersperrende Differenziale eingesetzt,
um die Verteilung der Antriebsmomente zu beeinflussen. Ungesperrte Dif-
ferenziale haben den Nachteil, dass bei einseitigem Traktionsverlust kein
weiteres Antriebsmoment abgesetzt werden kann. Durch eine Sperrung der
drehzahlausgleichenden Wirkung des Differenzials kann insbesondere bei
schnell gefahrenen kurvigen Strecken oder im Off-Road-Einsatz das Trakti-
onsvermégen gesteigert werden. [Eck08] gibt einen Uberblick iiber Torque-
Vectoring-Differenziale, die mittels Uberlagerungsgetrieben und Kupplun-
gen bzw. Bremsen Achs-Differenzmomente aktiv stellen kdnnen. Mit diesen
aktiven Differenzialen kann die Gierreaktion des Fahrzeugs bei Kurven-
und Geradeausfahrt beeinflusst werden, um ein agileres Fahrverhalten zu
erzeugen oder den Fahrer durch Assistenzeingriffe und stabilisierende Ein-
griffe zu unterstiitzen. Die Firma Mitsubishi fihrte im Jahr 1996 im Mit-
subishi Lancer Evolution IV erstmals einen Hinterachsantrieb mit aktiver
Querverteilung der Antriebsmomente ein. Dieses System wird von Mitsub-
ishi als Active Yaw Control (AYC) bezeichnet. Seit 2008 ist im BMW X6
das Torque-Vectoring-Getriebe von GKN/ZF als Sonderausstattung unter
der Bezeichnung Dynamic Performance Control-Paket [GKNO8] erhéltlich.
In den sportlichen Modellen der Firma Audi wird das Torque Vectoring-
Getriebe von Magna Steyr eingesetzt [Fuc09].

Durch die kompakte Bauweise elektrischer Traktionsantriebe besteht die
Moglichkeit, radindividuelle Antriebe in Elektrofahrzeugen zu realisieren.
So koénnen mit Radnabenmotoren oder radnahen elektrischen Antrieben
alle Freiheitsgrade radmomentenbasierter Regelsysteme genutzt werden.
Im Jahr 1899 gelang im Lohner Porsche erstmals die Integration von
Radnabenantrieben in ein Kraftfahrzeug. Innovative Verfahren zur Rad-
momentenregelung wurden beispielsweise am Department of Electrical En-
gineering der Universitdt Tokyo anhand der Fahrzeuge UOT March I und
UOT March II vorgestellt [SSH99] [FSTNO04] [Hor04]. Die Firmen Vol-
vo und Siemens VDO prisentieren mit dem System Autonomous Corner
Module und eCorner ein integriertes Steer-by-Wire-Modul, das neben ei-



1.3 Stand der Wissenschaft und Technik

nem radindividuellen Antrieb eine aktive Sturzverstellung und eine aktive
Feder-Dampfereinheit beinhaltet [VDOO06]. Michelin demonstrierte in den
Fahrzeugen HiLight und Heuliez Will den Einsatz von Elektromotoren,
welche im Rad untergebracht wurden [0.a09]. Im Jahr 2010 wurden der
Mercedes-Benz SLS E-Cell und Audi e-tron vorgestellt, welche durch ihre
leistungsstarken radindividuellen Elektromotoren die hochsten Freiheits-
grade fiir eine Radmomentenregelung bieten.

1.3.2 Zentrale Fahrdynamikregelung
tiberaktuierter Fahrzeuge

Die Integration der Funktionen verschiedener Fahrwerkregelsysteme gelingt
durch eine geeignete Wahl der Systemvernetzung. Je nach Grad der Vernet-
zung sind unterschiedliche Koordinationsansitze zu wahlen. Im einfachsten
Fall der friedlichen Koexistenz mehrerer Funktionen werden diese unabhén-
gig voneinander entwickelt und durch eine geeignete Wahl der Parameter
kann sichergestellt werden, dass sich die Systeme nicht beeinflussen. Nach
heutigem Stand der Technik werden die Regelsysteme im Fahrwerk so
konzipiert, dass sie einander nur gering beeinflussen und dadurch keine
Konflikte entstehen [Rau07]. Eine kooperative Koexistenz ergibt sich, sobald
einzelne Fahrwerkregelsysteme gegenseitige Unterstiitzung anfordern oder
gewahren konnen. Erst mit einem zentralen Regelungsansatz lassen sich
in Abhéngigkeit der Fahrsituation und Sollvorgabe die Stellreserven und
die verfiigbare Stelldynamik der Aktoren optimal ausnutzen. [HE07] nennt
fiir einen Zentralregler die Vorteile der zentralen und reduzierten Anzahl
an Applikationsparametern sowie der besseren Realisierung der Synergien
aller Antriebs- und Fahrwerksysteme.

Die von der Regelung ermittelten Stellgrofien werden im einfachsten Fall
direkt an die dafiir zustdndigen Aktoren iibergeben, die fiir eine entspre-
chende Beeinflussung des Systems sorgen. Aus Griinden der Sicherheit
(Redundanz) oder Performance werden in technischen Systemen haufig
mehrere Aktoren fiir dieselbe Funktion eingesetzt. In diesem Fall kann
die vom Regler ermittelte StellgroBe nicht eindeutig einem Aktor zuge-
ordnet werden. Systeme dieser Art werden in der Literatur als tiberaktu-
iert (engl. over-actuated) bezeichnet. Erste Losungsansitze zur Regelung
iiberaktuierter Systeme kamen im Bereich der Flugregelung Anfang der
1980er-Jahre mit dem Einsatz von fly-by-wire-Systemen zur Anwendung
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Abb. 1.1: Regelungsstruktur bei Einsatz der Control Allocation. Die Regelung erzeugt
in Abhéngigkeit des Systemzustands & und der Fithrungsgrofie w die virtuelle
StellgroBe v. Die Control Allocation ordnet den realen Stellgrofen w die
virtuelle Stellgrofle zu. Die Zuordnung der virtuellen Stellgréfen durch die
Control Allocation war erfolgreich, wenn v = vy, gilt. [Har03]

[Kno08]. Eine simple Lésung des Problems wird mit dem Begriff Ezplicit
Ganging bezeichnet. Hierbei werden die zuvor eingesetzten mechanischen
Kopplungen in Form von Matrizen abgebildet und so eine explizite Zu-
ordnung zwischen Aktoren und StellgroBe erreicht. Daisy Chaining ist ein
weiteres Verfahren, wobei erst der nichste redundante Aktor zugeschaltet
wird, sobald der vorhergehende Aktor seine Stellgrenze erreicht hat [BE96]
[Dur93] [ODBO06]. Eine mathematische Betrachtungsweise der Problemstel-
lung zeigt, dass bei linearen Zusammenhédngen zwischen Stellgrofie und
Einfluss des Aktors auf das System vorausgesetzt, die Abbildungsmatrix
nicht quadratisch bzw. nicht invertierbar ist. Zur Bestimmung der Zu-
ordnungsvorschriften kénnen beispielsweise die Abbildungsmatrizen mit-
tels generalisierter Inversen invertiert werden [VB94] [ODBO06]. Im Jahr
1993 stellt W. C. Durham in [Dur93] das Verfahren der Direct Allocati-
on vor, das er mit den Ansétzen Daisy Chaining und Pseudo Controls
vergleicht. [H&r03] erweitert diesen Ansatz um eine Online-Optimierung,
die sogenannte Optimal Control Allocation. Dabei wird der Reglerentwurf
in zwei Schritte unterteilt [Har03]. Im ersten Schritt erfolgt die Regelung
des Systems auf Basis der globalen Systemgrofien, die nicht zwangslaufig
direkt beeinflusst werden kénnen und daher auch als virtuelle Stellgrofien
bezeichnet werden. Im zweiten Schritt werden diese virtuellen globalen
StellgréBen durch eine geeignete Wahl der realen Stellgréfien erzeugt, siehe
Abbildung 1.1 aus [Har03]. Eine der ersten Einsidtze der Optimierung
zum Zweck einer zentralen Fahrdynamikregelung mit Anwendung in einem
Kraftfahrzeug wird in [HKY02] prasentiert. Mit diesem Ansatz werden die
Radbremsmomente optimal verteilt, um die Steuerbarkeit und Kontrolle
des Fahrzeugs in kritischen Situationen zu erhalten. [OHMKO06] erweitert
das Optimierungsproblem um die Einbeziehung der Radlenkwinkel.

Ralf Orend I6st die Regelungsaufgabe in seiner Dissertation mit einer
exakten Zustandslinearisierung und zeigt in [Ore05], dass diese Regelung al-
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ternativ auch flachheitsbasiert entworfen werden kann. Das Optimierungs-
problem wird um die Stellgrofle Radlastverteilung erweitert. Die durch
das unterbestimmte System erhaltenen Freiheitsgrade nutzt Ralf Orend
in [Ore05] und [Ore06] zur Minimierung der Kraftschlussbeanspruchung
aller vier Réder. Bei der Optimierung werden keine Stellgréfienbeschran-
kungen berticksichtigt. Diese Vereinfachung erleichtert die Verwendung von
Optimierungsvariablen auf Basis der ebenen und horizontalen Reifenkréfte
und fiithrt zu einem konvexen Optimierungsproblem.

In [ALF04], [AB06], [And07] und [BA06] wird die Fahrdynamikregelung
mit einem inversen StorgroBenbeobachter realisiert. Das vorgestellte nicht-
lineare Optimierungsproblem wird linearisiert und kann auf diese Weise
in Echtzeit gelost werden. In den Arbeiten von Johan Andreasson werden
mogliche Probleme bei der Linearisierung diskutiert und es wird ein al-
ternativer offline berechneter regelbasierter Ansatz vorgestellt. Die verblei-
benden Freiheitsgrade werden auch bei diesem Konzept zur Minimierung
des Kraftschlusspotenzials [Ore05] genutzt. Es wird in dieser Arbeit eben-
falls erwdhnt, dass bedingt durch die bessere Kraftschlussausnutzung der
Reifenverschleif und der Energieverbrauch sinkt.

[Kno08] erweitert die Arbeit von [Ore06] um eine aktive Beeinflussung des
Radsturzes und die Kombination der Control Allocation mit der flachheits-
basierten Regelung, die bereits in [Ore05] eingesetzt wurde.

[LF08] adaptiert die Formulierung des numerischen Optimierungsproblems
von [H&r03] auf Probleme der Fahrdynamikregelung und betrachtet die
Regelung von drei verschiedenen Fahrzeugkonzepten, darunter ein Elektro-
fahrzeug mit vier radindividuellen Antrieben, unter der Annahme linearer
Reifenkrifte. Der Effekt, dass bei steigender Reifenlangskraft die Seiten-
kraft geschwécht und damit das Fahrverhalten beeinflusst wird, wird in
dieser Arbeit vernachlissigt. Beim vorgestellten PI-Regelgesetz wird durch
eine Begrenzung der Integration der Wind-up-Effekt bei Stellgréenbe-
schrankung vermieden. Die vorgestellte Reglerstruktur bindet das Energie-
management in das Optimierungsproblem mit ein. Es wird angemerkt, dass
die Momentenforderungen durch das Energiemanagement auf null gesetzt
wurden, um die Aktorik so wenig wie moglich zu nutzen.

[KPK10] baut auf die Erkenntnisse von [Kno08] auf und liefert einen Ansatz
fir die echtzeitfahige Loésung des Optimierungsproblems. Er formt das
Problem in ein schnell zu 16sendes linearisiertes Problem um.
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1.3.3 Energieoptimale Regelung von Elektrofahrzeugen

Neben den fahrdynamischen Zielen wird in dieser Arbeit eine Radmomen-
tenaufteilung mit minimalem Energieverbrauch angestrebt [EG13] [EW13].
Trotz des bereits sehr effizienten Antriebsstrangs in Elektrofahrzeugen ist
durch die geringe Speicherkapazitit heutiger Fahrbatterien die Reichweite
von Elektrofahrzeugen im Vergleich zur Reichweite konventionell betrie-
bener Fahrzeuge eingeschrankt. In der Literatur bestehen bereits viele
Ansétze mit dem Ziel der energieminimalen Ansteuerung bzw. Regelung
elektrischer Komponenten.

Neben den durch eine aktive Momentenverteilung direkt beeinflussbaren
Elektromotor-, Getriebe- und Reifenverlustleistungen bestehen Ansétze zur
Reduktion der Verlustleistungen weiterer Hochvoltkomponenten oder Ne-
benverbraucher. So werden in [VP02] Methoden der Batterieheizung hin-
sichtlich ihres Energiebedarfs verglichen. [SLJ10] untersucht eine energie-
optimale Strategie zur Lastverteilung zwischen zwei parallelgeschalteten
Hochvolt-DC/DC-Wandlern und in [Seil0] und [ES09] wird die energieop-
timale Steuerung der Zwischenkreisspannung untersucht.

Die verlustmiminale Verteilung der Radmomente beim Bremsvorgang wird
beispielsweise in den Arbeiten von [GCE99], [EGE10] und [GWC09] behan-
delt. [SZL11] erweitert die Ansétze von [GCE99] und [EGE10] fiir Elektro-
fahrzeuge mit elektrischem Allradantrieb. Dabei erfolgt die Bremskraft-
verteilung auf den Elektromotor mit der geringeren Verlustleistung unter
Beriicksichtigung der maximal méglichen elektrischen Bremsmomente und
der Fahrzeugstabilitiat. Falls das Ziel der verlustminimalen Verteilung ein
Uberbremsen der Hinterachse erfordert, ist eine iibergeordnete Fahrdyna-
mikregelung zur Uberwachung der Fahrstabilitit erforderlich oder dieser
Zustand ist von vornherein auszuschlieflen.

Eine weitere leistungsiibertragende Komponente ist neben den Elektromo-
toren mit Getrieben der Reifen. In [FGG95] wird die Verlustleistung ver-
schiedener Pkw-Reifen fiir den Antriebs- und Bremsfall untersucht. [Giin94]
stellt in seiner Arbeit eine Methode zur Bewertung der Wirtschaftlichkeit
des Reifens fir den Antriebs- und Bremsfall vor.

Parallel zu dieser Arbeit stellte Yan Chen einen Ansatz zur energieopti-
malen Verteilung der Radmomente in einem Elektrofahrzeug vor [CW10],
[CW11b]. Im Gegensatz zu dem hier entwickelten Ansatz werden die Ver-
lustleistungen nicht iiber Kennfelder, sondern iiber ein approximiertes Po-
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lynom an die Optimierung tibergeben. Dieser Ansatz bietet zwar Vorteile
bei der Analyse der Zielfunktion, erreicht jedoch nicht die Genauigkeit
eines Kennfeldes. Des Weiteren wird die kombinierte Kraftschlussbeiwert-
nutzung des Reifens sowie dessen Verluste vernachlassigt.

1.4 Vorgehensweise

Zur Bewertung und Analyse des Fahrzeug-Gesamtsystems hinsichtlich Fahr-
dynamik und Energieverbrauch werden in Kapitel 2 die dynamischen Be-
wegungsgleichungen des Fahrzeugmodells sowie die Systemgleichungen der
weiteren Teilmodelle hergeleitet und in einem Gesamtfahrzeugmodell zu-
sammengestellt. Die Validierung des Gesamtfahrzeugmodells wird im An-
hang B.3 dargestellt.

Nachdem in diesem Kapitel die grundlegenden Ziele fir das Regelungskon-
zept definiert wurden, kénnen daraus in Kapitel 3 die Anforderungen auf
die Disziplinen Fahrdynamikregelung und Energieverbrauchsreduzierung
heruntergebrochen werden. Nach einer Analyse des zu regelnden Systems
wird eine geeignete Struktur des gesamten Regelungsansatzes gewéhlt.
Das in dieser Arbeit gewihlte Regelungskonzept trennt die Regelungsauf-
gabe von der Aufgabe, die Stellgrofien auf die zur Verfugung stehenden
Aktoren zu verteilen. In Kapitel 4 wird der Regler anhand eines nichtlinea-
ren Entwurfmodells hergeleitet. Die Fahrereingaben tiber Lenkrad-, Fahr-
und Bremspedalstellung werden von einem Referenzmodell interpretiert
und als Sollgré8en an die Regelung tibergeben.

Die Verteilung der Stellgréen erfolgt in Kapitel 5 durch eine online durch-
gefithrte Optimierung, die die Stellreserven und die Stelldynamik der Ak-
toren beriicksichtigt. Bestehen dartiber hinaus noch Freiheitsgrade zur Mi-
nimierung des Gesamtenergiebedarfs, so werden die Stellgrofien energetisch
optimal gewéhlt.

Die Bewertung des Regelungsansatzes erfolgt anhand objektiver Kriterien,
die in Kapitel 6 beschrieben werden. Dabei werden die Fahrmandver und
Fahrzyklen mit gleichen Reglerparametern durchfahren sowie die Ergeb-
nisse kritisch diskutiert und bewertet.

Die Zusammenfassung der Ergebnisse, die Darstellung des neuen wissen-
schaftlichen Beitrags dieser Arbeit und ein Ausblick auf weitere offene
Fragestellungen erfolgen abschlieflend in Kapitel 7.
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Gesamtfahrzeugmodell

Die Entwicklung und Bewertung des zentralen Regelungsansatzes erfolgt

anhand eines Gesamtfahrzeugmodells in der Simulation. Das Gesamtfahr-

zeugmodell besteht aus einem Fahrzeugmodell, Batteriemodell sowie Elek-

tromotormodell und wird zur Bewertung der Eigenschaften hinsichtlich Fahr-
dynamik und Energieverbrauch hergeleitet. Das Gesamifahrzeugmodell wird

auf Basis eines Antriebsstrangkonzepts mit vier radindividuellen FElektro-

motoren und somit der maximalen Anzahl an Freiheitsgraden erstellt.

2.1 Modelliibersicht

In dieser Arbeit wird eine Regelung fiir mehrmotorige Elektrofahrzeuge
entwickelt, die die Freiheitsgrade bei der Wahl der Stellgroflen ausnutzt,
um die Fahrdynamik zu steigern und den Energieverbrauch zu reduzieren.
Dabei wird die Regelung modular aufgebaut und ist somit auf verschie-
dene Antriebsstrangvarianten iibertragbar. Die Entwicklung und Bewer-
tung erfolgt anhand der aus regelungstechnischer Sicht komplexesten An-
triebsstrangvariante, dem Elektrofahrzeug mit radindividuellen Antrieben.
In Abbildung 2.1 wird das in der Simulation betrachtete Fahrzeug auf
Basis eines Mittelklasse-Pkws dargestellt. Der Fahrer wird zur Simulation
der Bewertungszyklen durch einen PI-Geschwindigkeitsregler modelliert.
Fir die als open-loop durchgefiihrten Querdynamikmandver reicht eine
Steuerung des Lenkradwinkels in Abhangigkeit der Zeit aus. Fiir die closed-
loop-Querdynamikmandéver wird der Verlauf des Lenkradwinkels tiber der
Zeit offline optimiert, um einen moglichst realistischen und vergleichbaren
Fahrereinfluss zu erhalten.

13
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Abb. 2.1: Betrachtetes Antriebsstrangkonzept mit vier radindividuellen Elektroantrie-
ben und grofler Fahrbatterie sowie einer Trennkupplung pro Antrieb.

Die kompakte Bauweise elektrischer Maschinen erlaubt eine radnahe Inte-
gration des Elektromotors oder sogar den Einsatz direkt auf der Radnabe
als Radnabenantrieb. Auf diese Weise und durch den Verzicht auf Kardan-
und Seitenwellen sowie auf das Getriebe kann mehr Platz fiir Batterien oder
andere Energiespeicher wie beispielsweise eine Brennstoffzelle geschaffen
werden. Die in dieser Arbeit betrachteten Elektromotoren sind permanent-
erregte Synchronmotoren, die aus Sicherheits- und Effizienzgriinden iiber
Klauenkupplungen an die Rider angebunden werden. Die Energiespeiche-
rung erfolgt in einer groflen Lithium-Ionen-Fahrbatterie. Die gewéhlten
Elektromotor- und Batterietechnologien stellen keine Einschrénkung des
Regelungskonzepts beziiglich anderer Fahrzeugtopologien und Technologi-
en dar, sondern veranschaulichen vielmehr einen konkreten Anwendungsfall
des vorgestellten Regelungsansatzes.

2.2 Nichtlineares raumliches Zweispurmodell

In diesem Abschnitt werden die Modellgleichungen eines nichtlinearen raum-
lichen Zweispurmodells zur Beschreibung der Fahrzeugbewegung hergelei-
tet. Fiir die Bewertung der Fahrdynamik ist die Bewegung des Fahrzeugauf-
baus von besonderem Interesse. Das Gesamtfahrzeugmodell wird aus Griin-
den der Ubersichtlichkeit und Modularitéit in Teilmodelle gegliedert. Zur
mathematischen Beschreibung der angreifenden Kréafte und Bewegungsgro-
Ben werden mehrere Koordinatensysteme eingefithrt. Die Kraftiibertragung
zwischen Reifen und Fahrbahn wird iiber ein Reifenmodell nach PACEJKA
[Pac06] abgebildet. Es berticksichtigt die nichtlinearen Abhéngigkeiten der
Reifenkrafte von Schlupf und Schraglaufwinkel sowie die nichtlinearen Zu-
sammenhénge bei kombinierter Kraftschlussbeanspruchung in Langs- und
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Querrichtung des Reifens. Das Fahrwerkmodell bildet die Nick-, Wank-
und Hubbewegungen des Aufbaus und die daraus resultierenden Sturz-
und Vorspurdnderungen der Réder ab. In dem Lenkungsmodell wird der
Einfluss der Lenksteifigkeit auf die Umsetzung des Lenkradwinkels in die
Radlenkwinkel der Vorderrader berticksichtigt. Die Bewegungsgleichungen
werden bezogen auf den Fahrzeugaufbau hergeleitet.

2.2.1 Koordinatensysteme

Die rdumliche Bewegung des Fahrzeugaufbaus wird mithilfe von sechs Ko-
ordinatensystemen beschrieben (siehe Abbildung 2.2). Die Koordinatensys-
teme sind jeweils rechtwinklige Rechtssysteme, deren Z-Achse nach oben
zeigt. Relativ zum Inertialsystem

KE = {OE,XE,YE,ZE} (21)

wird die Bewegung des Fahrzeugaufbaus in Koordinaten des fahrzeugfesten
Koordinatensystems beschrieben. Der Ursprung des fahrzeugfesten Koor-
dinatensystems

KV = {Ov;Xv,Yv,Z\/} (22)

befindet sich im Fahrzeugschwerpunkt SP und dreht sich mit dem Gier-
winkel ¥y um Kg. Der Fahrzeugaufbau wankt mit dem Winkel ¢y und
nickt mit dem Winkel 6y relativ zum Inertialsystem. Die Transformation
zwischen den einzelnen Koordinatensystemen erfolgt mittels aufeinander-
folgender ebener Elementardrehungen um definierte Koordinatenachsen.
Die Parameter fiir die Elementardrehungen sind die Kardanwinkel ¢y, 6y,
y. Die Winkeldefinitionen der Kardanwinkel und des Radlenkwinkels §;
sind Abbildung 2.2 zu entnehmen. Um die Transformation mathematisch
beschreiben zu kénnen, werden im Folgenden die Drehmatrizen fir die
Elementardrehungen angegeben.

'Ry=R,-R, R, mit

[cospy —sinty 0

cosfly 0 sinfy
RZ (wv) = |sin ¢V COS ¢V 0 R_v (9\/) = 0 1 0
| 0 0 1 —sinfly 0 cosfy| (2.3)
(1 0 0

Rx (¢v) = |0 cosgy —singy
|0 singy cos oy
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Kapitel 2 Gesamtfahrzeugmodell

Die Matrix "Ry beschreibt die Drehung eines Vektors vom fahrzeugfesten
Koordinatensystem in das Inertialsystem.

Zur Beschreibung der Komponenten eines Vektors im Koordinatensystem
werden die Einheitsvektoren ey s, ey, und ey, entlang der Koordinaten-
achsen eingefiihrt. Die Schwerpunktsgeschwindigkeit des Fahrzeugaufbaus
vy ergibt sich aus den Geschwindigkeitskomponenten vy y, vyy und vy,
die die Relativgeschwindigkeit zwischen dem Inertial- und fahrzeugfesten
Koordinatensystem in Koordinaten des fahrzeugfesten Koordinatensystems
angeben. Der auf die Xg-Yg-Ebene projizierte Geschwindigkeitsvektor vy
wird nachfolgend mit v bezeichnet.

Vv x
’ E
vy = |Uyy V= H(eE,Xeg,x + 6E1y€£y) Rv'va (24)
UV 7

Die Rader werden nach folgendem Schema nummeriert:
e | = 1 & vorne links
e i = 2 & vorne rechts
e i = 3 & hinten links
e i = 4 & hinten rechts

Zur Beschreibung der Reifenkréfte wird fir jedes Rad i ein latschfestes

Koordinatensystem
K ={L; Xi,Y;, Zi} (2.5)

mit dem Latschmittelpunkt L; im Ursprung eingefiihrt. Die X;-Y;-Ebene
verlauft parallel zu der Xg-Yg-Ebene und ist um den Radlenkwinkel &;
gegeniiber dem fahrzeugfesten Koordinatensystem Ky um die Zg-Achse
gedreht. Die Beschreibung der Kraft- und Geschwindigkeitskomponenten
erfolgt durch die Einheitsvektoren e;y, e;, und e;,. Die Relativgeschwin-
digkeit zwischen Inertialsystem und radfestem Koordinatensystem in Ko-
ordinaten des latschfesten Systems wird durch den Vektor v; beschrieben.
Der Betrag des auf die Fahrbahn projizierten Vektors wv; ergibt die Ge-
schwindigkeit v;.
Vi x
v = |Uy v = H(ei,xeiT_x + ez,yeg:y) ’UzH (2.6)
Uiz
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2.2 Nichtlineares raumliches Zweispurmodell

0: Nickwinkel
¢: Wankwinkel
: Gierwinkel

Abb. 2.2: Schematische Darstellung des ortsfesten Koordinatensystems Kg, des
fahrzeugfesten Koordinatensystems Ky und des Koordinatensystems fiir das
Rad vorne links K; sowie des Radlenkwinkels 0.

Die Winkelgeschwindigkeit des Fahrzeugaufbaus wy wird relativ zum Iner-
tialsystem K in Koordinaten des fahrzeugfesten Koordinatensystems Ky
angegeben. Sie lasst sich vektoriell aus den Teilwinkelgeschwindigkeiten q'bv,
Oy und vy entsprechend der Kardanzerlegung zusammensetzen.

wy = Yvev,, + Ovevy, + dvevy,
— SiIl 9\/ 0 ]. ¢V (27)
= [cosbfysingy cosgy 0| |y
cosbycosgpy —singy 0 gbv

Die Einheitsvektoren ey ,,, eyy, und ey, sind jeweils um die Elementar-
drehung 0 bis 2 rotiert und werden im fahrzeugfesten Koordinatensystem
angegeben.

2.2.2 Rad- und Reifenmodell

Die Dynamik des Kraftfahrzeugs wird entscheidend von den Wechselwir-
kungen zwischen Reifen und Fahrbahn beeinflusst. Neben den auf das Fahr-
zeug wirkenden Kréaften F; und Momenten M; der Rader wirken die Krafte
und Momente durch die Fahrzeugmassentréagheit und den Luftwiderstand
als duflere Krifte auf das Fahrzeug ein. Zur Beschreibung von F; und M;
wird die Fahrbahn in den nachfolgenden Untersuchungen als ideal eben
und trocken betrachtet.

17



Kapitel 2 Gesamtfahrzeugmodell

Der Kraftschluss wird hauptséchlich durch das Reibungsverhalten von Gum-
mi und Fahrbahn sowie durch die Schub- und Normalspannungsverteilun-
gen im Latsch des Reifens bestimmt.

Koordinatensysteme In Abbildung 2.3 werden die Reaktionskréfte der
Fahrbahn auf den Reifen und die Kenngrofien am Reifen dargestellt. Zur
Beschreibung der Radbewegung wird das Rad-Koordinatensystem K; ein-
gefithrt. Es ist um den Winkel ¢+ 0; gegeniiber der Xg-Achse verdreht. Die
Z-Achse des Rad-Koordinatensystems zeigt senkrecht zur ebenen Fahr-
bahnoberfliche nach oben. Die durch den Reifensturz resultierenden klei-
nen Verschiebungen des Radmittelpunkts gegeniiber dem Latschmittel-
punkt L; werden vernachlassigt.

M;r
Z;

]\[i.z _'

M; s

Abb. 2.3: Allgemeine KenngroBen, Krifte und Momente am Rad i. Das orthonormale
horizontierte Rad-Koordinatensystem K; ist um den Winkel ¢ + 0; gegentiber
der Xg-Achse gedreht und zeigt senkrecht nach oben. Die Verschiebungen des
Radmittelpunktes durch den Sturzwinkel v; werden vernachlassigt.

Radwiderstinde Das Rad i beinhaltet alle um die Raddrehachse drehbar
gelagerten Bauteile des Fahrwerks. Es wird mit dem Moment A/; , tiber die
Antriebswelle angetrieben bzw. iiber die Radbremsen mit dem Moment
M, p gebremst. Entgegen der Raddrehgeschwindigkeit w; , wirkt die Summe
der betrachteten Radwiderstandsmomente: Rollwiderstands-, Restbrems-
und Lagerreibmoment.
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2.2 Nichtlineares raumliches Zweispurmodell

Das Rollwiderstandsmoment M; rowi ergibt sich aus der inhomogenen Druck-
verteilung im Latsch bei rollendem Rad und ist insbesondere von der
Radlast F;, abhéingig. Fiir Pkw-Reifen lasst sich die Geschwindigkeitsab-
héngigkeit des Rollwiderstandsbeiwerts fr nach [MW14] durch

fr (v) = fro+ friv + frav? (2.8)

mit den Rollwiderstandskoeffizienten fgrg, fr1 und frs anndhern. Die Ver-
luste durch das Restbremsmoment der hydraulischen Bremse und die Ver-
lustmomente durch Lagerreibung werden in M; g, zusammengefasst. Nach
[Amm97] wird der Abstand zwischen Reifenlatsch und Radmittelpunkt
mit der Grofle r; sat bezeichnet. Der zur Berechnung einer Radumdrehung
mafgebliche dynamische Radhalbmesser, der hier als unabhéngig von der
Fahrzeuggeschwindigkeit angenommen wird, berechnet sich aus dem dyna-
mischen Abrollumfang Uj qym.

Ui dyn
Tidyn = ;jry (29)

Das Radwiderstandsmoment M; r ergibt sich zu:
Mi,R = fRE,zTi,dyn + Mi.Rcib = Mi.,Rowi + Mi.Rcib (210)

Die Radtragheit J; beinhaltet alle rotatorischen Tragheiten der sich um die
Raddrehachse drehenden Teile des Fahrwerks wie beispielsweise die Felge,
der Reifen, Bestandteile der Radbremsen und Teile der Antriebswelle. Der
Drallsatz um das Rad ergibt sich zu:

Jiol)m, = Mi,y - Mi,B - MzR - E,XTi,dy'n' (211)

Die Neigung zwischen Radmittelebene und der lotrecht auf der Fahrbahn
stehenden Z;-Achse wird als Sturzwinkel ~; bezeichnet. Der Sturzwinkel
ist abhéngig von der Einfederung Az;v des Radtrégers gegeniiber dem
Fahrzeugaufbau (sieche Abbildung 2.9) .

Schlupf und Schréglauf  Die kinematische Grofie des Umfangsschlupfs x;
kennzeichnet den Bewegungszustand des Rades. Mit folgender Schlupfde-
finition nach [Pac06] wird der Langsschlupf des Reifens beschrieben:

WiyTidyn — Vix
K‘i =

(2.12)

Vi
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Je nach Zustand kann Antriebsschlupf (x > 0), Bremsschlupf (v < 0) oder
kein Schlupf (x = 0) entstehen. Der Winkel zwischen dem Geschwindig-
keitsvektor v; und der Radlangsrichtung X; wird als Schréiglaufwinkel «;
bezeichnet.

a; = — arctan Uiy (2.13)
Vi x

Rollt der Reifen unter Schriglauf ab, verschieben sich die Reifenelemente
bei Fahrbahnkontakt und erzeugen eine Seitenkraft F;,. Dabei ist die
Seitenkraft grofier null, wenn der Schraglaufwinkel gréfer null wird und
umgekehrt.

Magic Tyre Formula Die ebenen stationdren Reifenkréfte Fjy g und
F y stat werden nach dem Magic Formula-Reifenmodell geméf [Pac06] mo-
delliert. Mit der Magic Formula wird das Ein- und Ausgangsverhalten des
Reifen-Fahrbahnkontakts unter quasi-stationdren Bedingungen mathema-
tisch beschrieben. Dabei werden die Reifenkréfte bei reiner Langs- oder
Querschlupfbeanspruchung in Abhéngigkeit des Reibwerts ;, Radschlupfes
ki, Schraglaufwinkels «;, Sturzes v; und der Radlast F;, berechnet (siche
Abbildung 2.4). Aus Prifstandsmessungen konnen die Parameter

® By/yr/a: Steifigkeitsfaktor

Cy/y.rja: Formfaktor

e D : Maximalwert

x/y.k/a

o By r/o: Krimmungsfaktor

® SH/Vx/yx/a: horizontales/vertikales Offset

zur Beschreibung des statischen Reifenverhaltens gewonnen werden. Uber
die Korrekturfaktoren Gy, und G;y wird der Einfluss durch die kombi-
nierte Beanspruchung des Kraftschlusses in x- und y-Richtung abgebildet
(siche Abbildung 2.5).
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\

Fi, =2 kN |

F,, =4 kN

F,, =6 kN 1
| Fy, =8 kN

—1-0.75-0.5-0.25 0 0.25 0.5 0.75 1
k[-], —a(rad]

Abb. 2.4: Reifenlings- und Reifenquerkréifte nach dem Magic Formula-Reifenmodell bei
reiner Langs- bzw. Querbeanspruchung fiir verschiedene Radlasten F; ,.

[§ 6

o 4 4
o =12° —
= / Z.
% <9y

B2 2

=42 g
a=1° o8 e
0 0
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 —6 6
F”H F‘i,x [kN]

Abb. 2.5: Reifenlings- und Reifenquerkréfte bei kombinierter Kraftschlussbeanspru-
chung nach dem Magic Formula-Reifenmodell. Links: Langs- und Querkréfte
unter Schraglauf in Abhéangigkeit des Langsschlupfes. Rechts: Reifenquer- tiber
den Reifenlingskréften (Krempelsche Reibungsellipse) bei einer Radlast von
F,, =5kN.
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Fixstat = Fixo - Gixa
F; xo = Dysin (Cy arctan (Byky — Ey (Bgkyx — arctan (Byxky)))) + Svx
o8 (Cxq arctan (Byaos — Exq (Braag — arctan (Byaas))))
c0s (Cyq arctan (ByoStxa — Exa (BxaSuxe — arctan (Bya Stxa))))
Kx = K;i + SHx
as = @; + SHxa

Gi,xa =

(2.14)

Fiystat = Fiyo - Giye
F; yo = Dysin (Cy arctan (Byay, — Ey (Byoy — arctan (Byay)))) + Syy
G _ _ ¢os (Cyy arctan (By.ks — By, (Bygks — arctan (Bygkg))))
" cos (Cyy arctan (ByyStys — Eyr (ByeSuxs — arctan (By,Siyx))))
ay = a; + Sy

Ks = Ki + SHyH

(2.15)
Beim Einlenken des Reifens verspannen sich die Latschteile nicht sofort
[Pac06], wodurch die stationédren Seiten- und Langskréfte erst nach einem
Teil einer Radumdrehung erreicht werden. Dieses sogenannte Reifenein-
laufverhalten beschreibt den transienten Kraftaufbau und wird fir das

Reifenmodell durch eine Differentialgleichung erster Ordnung angendhert
[Pac06] [HEOT]:

Ui,ﬁE,X + |vi‘x| -Fix = |vi,x| E,x,stat

Ui,aE,y + |Ui,x| E,y = |Ui,y| E,y,stat

1 8F tat
i, — 1a N ;> O k,min 2.16
T = A (CFX or; " > (218)
Oiq = Max —1 76Fé’y’3tat Oa,mi
i, OFy (‘30@; » omin

o0i, und o; o beschreiben hier die Einlauflingen des Reifens, die mafigeblich
die Dynamik des Kraftaufbaus beeinflussen. Um hohe Rechenzeiten zu
vermeiden, werden die durch die Léngs- Cry und Quersteifigkeit Cr, der
Reifenkarkasse berechneten statischen Einlauflingen im aktuellen Betrieb-
spunkt durch die Grenzen o min und o4 min begrenzt.

Das Riickstellmoment M;, um die lotrecht auf der Fahrbahn stehende Z;-
Achse ergibt sich aus den Reifenkraften multipliziert mit den jeweiligen
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Hebelarmen sowie dem Restmoment, das sich aus der Reifenkonizitdt und
dem Sturzwinkel ergibt.

Mi,z = —NR- F:y + Mzr + Sr - Fi,x

ng = Dy cos (Cyarctan (B eq — Bt (Byoveq — arctan (Byoy eq)))) - cos (a;)
‘Fz’fy = Fi-,y - SVYH

M,, = D, cos (C; arctan (Byayeq))

(2.17)

Dabei bezeichnet die Variable ng den Reifennachlauf, um den die Seiten-
kraft F;, versetzt angreift. Die Strecke sy entspricht dem Hebelarm zwi-
schen Latschmittelpunkt L; und der Reifenlédngskraft F;. Fir die Bestim-
mung der genannten Magic Formula-Parameter wird auf die ausfithrliche
Beschreibung in [Pac06] verwiesen.

2.2.3 Lenkungsmodell

Das Lenksystem in einem Kraftfahrzeug setzt den Lenkradwinkel des Fah-
rers 0y in die jeweiligen Lenkwinkel der Réder ¢; um. In dieser Arbeit
wird ein Fahrzeug mit Zahnstangenvorderachslenkung, die im Pkw-Bereich
iiblich ist, betrachtet. In Abbildung 2.6 ist das betrachtete Lenksystem
schematisch dargestellt. Das vom Fahrer aufgebrachte Lenkradmoment My
tordiert die Lenksédule mit der Federsteifigkeit ¢;, um die Differenz der
Winkel ég und dv.

MH = Cj, (5H — (5\/) (218)

Der Lenkwinkel dy wird iiber das Lenkgetriebe mit der Ubersetzung i,
in eine translatorische Verschiebung der Zahnstange uz umgesetzt. Die
Spurhebel sind {iber die Spurstangen mit der Zahnstange kinematisch ver-
bunden und iibertragen die Lenkkréfte. Die Querkraft F;, erzeugt mit
dem Hebelarm aus konstruktivem Nachlauf nx und Reifennachlauf ny ein
Moment, welches vom Fahrer tiber das Lenkrad abgestiitzt werden muss. In
dieser Arbeit wird der Einfluss auf das Lenkradmoment durch die Langs-
kraft und den Lenkrollradius 7, sowie der Einfluss des Reifennachlaufs
nicht betrachtet.

Das vom Fahrer aufzubringende Moment My ist somit abhéngig von
den Reifenseitenkréften Fyy und Fpy und dem Nachlauf ng + ng [Ant08].

(FLy + FQ_WV) (nK + ’I”LR)

L

CL ((5H - 5V) =

(2.19)
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Abb. 2.6: Schematische Darstellung einer Zahnstangenlenkung und wichtiger Groen der
Lenkkinematik.

Fur die Radlenkwinkel §; und do gilt somit unter Beriicksichtigung der
nichtlinearen Abhéngigkeit der Lenkiibersetzung [HEQT7] i1, von dy (siehe
Abbildung 2.7):

dy
01 = -
1.1(0v) (2.20)
5y = |
? ir2(0v)

Fir die in dieser Arbeit betrachteten Lenkradkwinkel (67 < 100°) ist die
Annahme 07 = J, gerechtfertigt und das Gleichsetzen von (2.19) und (2.20)
ergibt:

On (Fiy + Fpy) (nk 4 nr)
5| = 8y = - — Y 2.21
T i (o) crir, (Ov)? (221)

Die Vorderradlenkwinkel werden neben der Lenktibersetzung und -steifigkeit
durch die Einfederung des Fahrwerks beeinflusst. Dieser Effekt wird im
Fahrwerkmodell beriicksichtigt und nachfolgend beschrieben.
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40

o1

02

20

—20

—40
—400 —200 0 200 400

on [°]

Abb. 2.7: Typischer Verlauf der Radlenkwinkel §; und s iiber dem Lenkradwinkel
0. Der Spurdifferenzwinkel nimmt erst bei hoheren Lenkradwinkeln zu
(vgl. [HEOT]).

2.2.4 Fahrwerkmodell

Die im Reifenlatsch eingeleiteten dufleren Kréfte wirken tiber das Fahrwerk
auf den Fahrzeugaufbau. Der Fahrzeugaufbau wird vereinfacht als starrer
Korper betrachtet, dessen Masse im Schwerpunkt SP konzentriert ange-
nommen wird. Dabei erfolgt die Krafteinleitung der vertikalen Radkréfte
F;, in den Fahrzeugaufbau an den Punkten A; (sieche Abbildung 2.10),
wodurch die Nick-, Wank- und Hubbewegungen des Fahrzeugaufbaus ent-
stehen.

Wie in Abbildung 2.8 dargestellt, besteht das hier eingesetzte Fahrwerk-
modell aus Feder- und Dampferelementen, die ein Einfedern des Rades in
Z;-Richtung erméglichen. Zusétzlich wird der luftgefillte Gummireifen als
Feder-Dampferelement modelliert. Die statische Einfederung von Fahrwerk
und Reifen wird mit 2y bzw. zy beschrieben. Die Gréfilen Az und Azy
verschwinden, wenn als einzige dufleren Kréfte lediglich die Gewichtskréifte
auf das Fahrzeug wirken.

21 hy 2v1 21
Z h Z Z
Az = |72 = |"?] 42 Azy = |72 = 7] + 2y
23 h3 2v.3 23 ’ (222)
2y hy 2v.4 24
—— —— ——
z h zv
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2Vi

Fyic Fyia

Fﬂnb v
—Fvic —Fvia

F; FJL,d

7Fi’(" _Fi,.d
’I,,,j
Fi,z

Abb. 2.8: Schematische Darstellung des Fahrwerks mit detaillierter Betrachtung der
vertikalen Fahrwerkskrafte am Rad 4. Die Fahrbahnhohe ist in dieser Arbeit
fiir alle betrachteten Mandver h; = 0 m.

In Abhéngigkeit der Einfederung Azy verdndert sich die Vorspur 6; o, und
der Radsturz 7; entsprechend der Fahrwerkskinematik (siehe Abbildung
2.9). Die kinematischen und elastokinematischen Verschiebungen der Rad-
aufhdngung in X;- und Y;-Richtung werden vernachléssigt.

Einfederung Die Bewegung des Schwerpunkts und der Réder bewirken
eine Anderung der vertikalen Feder- und Dampferkrifte Fy . und Fygq.
Hierdurch dndert sich der Fahrzeugaufbau entsprechend seiner Freiheits-
grade in seinem Wank- und Nickwinkel ¢y und 6y oder seiner Hubbewe-
gung Ary, [Ant08]. Fiir die Verschiebung der Punkte A; in Zy-Richtung
ergibt sich:

b
o= 1

_ by _lv 1 ¢V

zy = | 32 Ov

W1 (2.23)
2(, TV,z

B N | R

[ —— E

T,

Im Folgenden wird nun die Bewegungsgleichung des Rades in Z;-Richtung
anhand des Kriftegleichgewichts aus Abbildung 2.8 hergeleitet. Uber die
Einfederung Azy dndern sich die Feder- und Dampferkrifte Fy . und Fy 4
des Fahrwerks. Die Federsteifigkeit cy,; und der Dampfungskonstante dy ;
werden hierbei als linear betrachtet.
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5 1.5
Rad 1 Rad 1
— — —Rad 2 1 — — —Rad 2
25 Rad 3 Rad 3
=4
MR Rad 4 0.5 Rad 4
L0 b
< IS
~ 55 h
—0.5
-1
5 —1.5
- _ . < <
o1 ~0.05 0 0.05 01 0.1 0.05 N 0 0.05 0.1
Azy [m] zv [m]

Abb. 2.9: Typischer Verlauf der Anderung des Sturzwinkels v; und der Vorspur §; a,
tiber der Einfederung Azy (vgl. [Gaull]).

Abb. 2.10: Schematische Darstellung des Fahrwerks mit detaillierter Betrachtung des
Feder-Dampferelements sowie des Kraftangriffspunkts am Rad 1.
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E—CVJ 0 0 0
0 —Cv,2 0 0
0 0 —cys O
0 0 0 —cya

(2.24)

Fyq=

My 4

Fiir die Kraft durch die lineare Steifigkeit cgtap,v und cgan 1 des Vorderachs-
und Hinterachsstabilisators auf den Radtréger Fy.;, ergibt sich folgender
Zusammenhang:

Cstab,y ~ —Cstab,v 0 0
—Cstab,v  Cstab,v 0 0
F, stab = s T sz
0 0 Cstab,h _Cstab,h (225)
0 0 —Cstab,h  Cstabjh
Mitan

Die Feder- und Dampferkréfte der Reifen F, und Fy konnen wie folgt tiber
die linearen Federsteifigkeiten ¢; und Dampfungskonstanten d; berechnet
werden:

e, 00 0
10 =& 0 0
Fe=10 0 —¢ 0|27
0 0 0 —¢
Me (2.26)
~d, 0 0 0
10 =d, 0 0|,
Fa=|yo o —q o D%
0 0 0 —d
My

Die Masse des Fahrwerks wird zum Teil der Radmasse m; und Fahrzeugauf-
baumasse my zugerechnet. Mit den Massenkréiften und der Erdbeschleu-
nigung g kénnen die Bewegungsgleichungen der Rader angegeben werden:
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zZ= mfl(MCAz + MdAZ — MV,C (AZV + ZVYQ) — MV,dAZ.:V e
T Fg + Msta‘bAzV)

m (2.27)
mit F, =mg= Zz g
3

my

Radlast Die Radlasten F, ergeben sich aus den Feder- und Dampferkréf-
ten des Reifens F, und Fy zu:

F, = M.Az + MyAz (2.28)

Der Stabilistator stiitzt das durch die Kréfte am Radtriger aufgebrachte
Moment am Fahrzeugaufbau ab.

_bstab,vcstab,v
bstab vCstab,v
Mstab = b ’ AZV (229)
—Ostab hCstab,h
bstab,hCstab,h

2.2.5 Fahrzeugaufbaumodell

Die Bewegung des Fahrzeugaufbaus kann tiber die Geschwindigkeit des
Massenmittelpunktes vy, die Kardanwinkel ¢y, vy und ¥y sowie die Fahr-
zeugmasse my beschrieben werden. Zur Aufrechterhaltung des Bewegungs-
zustandes miissen die Fahrwiderstdnde tiberwunden werden. Insbesondere
bei mittleren und hohen Geschwindigkeiten ist der Einfluss des Luftwider-
stands zu berticksichtigen.

Luftwiderstand Der Luftwiderstand des Fahrzeugs ergibt sich zum grof-
ten Teil aus dem Druckwiderstand, der sich aus dem Staudruck py,
PL

pL = o U%/,LWI'el (2.30)
sowie der turbulenten Luftstromung am Fahrzeugheck ergibt. Dem Druck-
widerstand wird auch der induzierte Luftwiderstand zugerechnet, der durch
die Verwirbelungen der umgebenden Luft erzeugt wird [HE07]. Zusétzlich
wirken der Reibungswiderstand sowie die innere Stromung zur Kithlung des
Motors und Beliiftung des Fahrgastraumes als Widerstandskréfte [PS93].
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Fiwy

UV, LWrel

- TR‘\ \ Frw,,

Abb. 2.11: Luftwiderstandskraft Fiyy in Abhéangigkeit der Fahrzeugldngsgeschwindigkeit
vy« und Umgebungswindgeschwindigkeit vw (vgl. [SHB10]).

Nach [SHB10] ergibt sich die Relativgeschwindigkeit der Luft bezogen auf
das fahrzeugfeste Koordinatensystem vy rwrel mafigeblich aus der Umge-
bungswindgeschwindigkeit vw und dem durch die Fahrzeuglangsgeschwin-
digkeit vy, erzeugten Fahrtwind. Der Winkel zwischen Umgebungswind
und Fahrzeuglingsachse wird mit 7w bezeichnet. Mit dem Kosinussatz
ergibt sich:

_ 2 2
VY LWrel = \/UV,X + vy + 2UV,XUVV COS Tw (231)

Fiir den Anstromwinkel 7g gilt:

VW

TR = arcsin ( sin Tvv) (2.32)

UV, LWrel

Nach [Hak08] gilt fiir die Luftwiderstandskraft Fiyy mit der Anstrémflache
Aw und dem Luftwiderstandsbeiwert cyy:

Fryw x
FLVV = FLW',y' mit
Frw,
Fiwx = 2 Poowx(n ®) AWVY Lwrel (2.33)
Frwy = 2 Eewy (1R) AW e
R)

2
Fw, = CWz( AWy 1wrel

Zur Vereinfachung wird fiur alle drei Kraftrichtungen dasselbe Aw ge-
wahlt, obwohl sich dies physikalisch nicht begriinden lasst [SHB10]. Die
Entfernung von Fahrzeugschwerpunkt zum Kraftangriffspunkt der Luftwi-
derstandskraft wird tiber den Ortsvektor rw beschrieben.
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2.3 Batteriemodell

Impulssatz  Die translatorische Bewegung des Fahrzeugaufbaus ergibt
sich mit dem Impulssatz nach NEWTON zu:

d
Fy=my - (% + wy X ’Uv> (234)
Die Summe aller Krifte am Schwerpunkt ergibt sich aus den Radkréaften
F;, der Gewichtskraft F, = myg FRve, am Schwerpunkt und der Luftwi-
derstandskraft Fiyw zu

4
Fy =) F,+ F,v+ Fiy (2.35)
i=1
Drallstatz ~ Zur Beschreibung der drei rotatorischen Freiheitsgrade konnen
die Kreiselgleichungen nach EULER herangezogen werden.

MV,X
My
MV,Z

My = = Jywy + wy X (vav) (236)

Die Tragheitsmatrix des Fahrzeugaufbaus im Fahrzeugkoordinatensystem
Ky lautet

JV,XX 0 0
Ju=| 0 Jyy O (2.37)
0 0 JV,ZZ

IV xx, Jvyy und Jy ,, beschreiben die Tragheitsmomente fiir Wank-, Nick-
und Gierbewegungen des Fahrzeugaufbaus. Die Momente um die Achsen
des Ky-Systems ergeben sich zu

4
M =3 r; x F; + riw X Fiw + My + Mgiann (2.38)

2.3 Batteriemodell

Die Batterie speichert die elektrische Energie in chemischer Form und
beeinflusst mafigeblich die Reichweite und Fahrleistung eines Elektrofahr-
zeugs. Entsprechend der Richtung des elektrischen Stromflusses wird die
Batterie geladen oder entladen und ermdglicht so das Antreiben des Fahr-
zeugs oder die Rekuperation der Bremsleistung. Das elektrochemische Bat-
terieverhalten wird in dieser Arbeit durch ein modifiziertes Shepherd-Modell
nach [TDO09] beschrieben.
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Kapitel 2 Gesamtfahrzeugmodell

Zur Bewertung des Energieverbrauchs wird die Anderung der Batteriespan-
nung Up,s beim Entladen (Ig,; > 0) durch folgende Gleichung beschrieben
(siche Abbildung 2.12) [TD09:

UBat, - EO - RBatIBat - KL (/IBat dt + IEat) + AABate_BBilt fIBM a
Q— [Inudt
mit Igat = TBat - ]éat + ‘[]gat

(2.39)
FEjy bezeichnet die konstante Batteriespannung, K die Polarisationskonstan-
te, @@ die Batteriekapazitit, Ig,; ist der Batteriestrom, Rp,; der Innenwi-
derstand der Batterie, A,y und Bpy sind Koeffizienten zur Beschreibung
der Amplitude in der exponentiellen Zone der Entladekurve einer Batterie-
zelle. Zur Berechnung von I,, wird der Strom mit der Zeitkonstante Tt
gefiltert. Fir das Laden (I, < 0) der Batterie gilt [TDO09]:

Q

Upat = Fo — Rpaidpat — K% % — ..
t at4Bat /Batdt+0,1Q Bat
2 ' (2.40)
LK— /IBat dt + ABate_BBat JTgat dt
Q - /IBat dt

Der Batterieladezutand SOC? gibt den prozentualen Ladezustand der Bat-
terie an.

SOC = Q_/Qw (2.41)

Die Strombeschrankungen der Batterie wirken sich mafigeblich auf die
Fahrleistungen eines Elektrofahrzeugs aus. In diesem Modell werden die
maximal moglichen Dauer-Lade- und Dauer-Entladestrome I, und Ipa
in Abhéngigkeit des Ladzustands SOC betrachtet.

lBat = f (SOO)

T = £ (SOC) (242)

Der Einfluss der Temperatur auf die Stromgrenzen wird nicht berticksich-
tigt. Zusatzlich kann fiir eine gewisse Zeit Tha pear €in Peak-Lade-Strom
Ipat peak und Peak-Entlade-Strom I, peax gefordert werden. Nach Ablauf
der Zeit That peax muss der Strom fiir mindestens die Zeit That relax auf die
Dauer-Stromgrenzen reduziert werden.

1SOC: State Of Charge
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4.2

Messung

Messung 4

Simulation ||

4 \ Simulation e e
B Wf

E 3.8 E L |J g
bg 3.6 58 32 j
6
3.4 28 4
2
3.2 2.4 0
100 80 60 40 20 0 0 50 100 150
50C [%) t[s]

Abb. 2.12: Spannung bei offener Klemme in Abhéngigkeit des SOC (links),
Spannungsverlauf bei dynamischem Entladen der Batterie (rechts) am
Beispiel einer Li-Ion-Batteriezelle (vgl. [BTDDKO03]).

2.4 Modell des Elektromotors mit Umrichter

Der Elektromotor wandelt die elektrische Leistung aus der Batterie in
mechanische Leistung, die zum Antreiben des Fahrzeugs genutzt wird,
um. In dieser Arbeit wird eine permanenterregte Synchronmaschine (PSM)
betrachtet, die aufgrund ihrer Leistungsdichte und des guten Wirkungs-
grades haufig in Elektrofahrzeugen zum Einsatz kommt. Zur Steigerung
der Energieeffizienz und der Sicherheit im Fehlerfall kénnen die Motoren
iber eine Trennkupplung von der Antriebswelle abgekoppelt werden. Die
PSM gehort zu den Drehstrommaschinen. Die Gleichspannung aus der
Batterie wird durch den Umrichter in eine dreiphasige Wechselspannung
gewandelt. Der hieraus entstehende Drehstrom erzeugt in den Kupfer-
wicklungen des Stators ein rotierendes Magnetfeld. Der Rotor besteht aus
magnetischen Gleichpolen, die durch Permanentmagnete erzeugt werden,
und lauft synchron mit dem Statordrehfeld um. Im Luftspalt zwischen
Rotor und Stator wird iiber die magnetischen Reaktionskréifte das Dreh-
moment erzeugt [Bab07]. Die Modellierung der Verluste erfolgt auf Basis
von Verlustleistungskennfeldern des Elektromotors mit Umrichter.

Eigens fiir diese Arbeit wurde von R. Doolittle eine PSM entworfen, die

aufgrund ihres Designs als Radnabenantrieb oder Direktantrieb eingesetzt
werden kann und somit ohne zusétzliches Ubersetzungsgetriebe auskommt
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Abb. 2.13: Wirkungsgrad- ngy und Verlustleistungskennfeld Py gy der betrachteten
PSM mit Umrichter in Abhéngigkeit des Radmoments M und der
Raddrehzahl n fir eine Spannung von U = 330 V [Dooll].

[Dool1]. In Abbildung 2.13 sind die Wirkungsgrad- und Verlustleistungs-
kennfelder des betrachteten Elektromotors mit Umrichter bei einer kon-
stanten Spannung von U = 330 V dargestellt. Fiir die energetischen Be-
trachtungen sind die bei der Leistungswandlung entstehenden Verlustleis-
tungen zu beriicksichtigen. Diese Verluste sind insbesondere abhédngig von
dem eingesetzten Elektromotor- und Umrichtertyp, dem Lastpunkt, d.h.
der Kombination aus Drehmoment und Drehzahl, sowie der Batteriespan-
nung am Umrichter. Der Temperatureinfluss wird hier nicht beriicksichtigt.
Die Verluste im Elektromotor entstehen einerseits durch die lastunabhén-
gigen Leerlaufverluste, die Eisen- und Reibungsverlusten. Diese Verluste
dominieren im Teillastbereich und reduzieren den Wirkungsgrad. Anderer-
seits entstehen lastabhangige Verluste, die im Wesentlichen stromabhangig
sind. Bei den lastabhangigen Verlusten dominieren die Stromwéarmeverluste
(auch: Kupferverluste), die sich durch das Joule’sche Gesetz R-I* beschrei-
ben lassen (vgl. [Kesll]). Die Verluste des Umrichters ergeben sich aus
den Verlusten der Halbleiterbauelemente, die sich wiederum in Durchlass-
und Schaltverluste unterteilen lassen. Die Durchlassverluste ergeben sich
aus dem Produkt von Durchlassspannung und -strom. Die Schaltverluste
entstehen wihrend des Ein- und Ausschaltens des Halbleiterelements und
steigen mit der Schaltdauer und Schaltfrequenz an [GHVO03].

34



2.4 Modell des Elektromotors mit Umrichter

Mgm max —_— . .
MeM,dyn 4

Mg s1 — .

Mgm, Basis B

0 L
ATeMmax ATeM Basis  ATemdyn  ATkM,Basis ATem,s1

Abb. 2.14: Darstellung der im Elektromotormodell hinterlegten Momentenbegrenzung
durch M;py und M, gy iber der Zeit in Abhéngigkeit der Elektromo-
torzeitkonstanten ATy max, ATemMdyn; ATemst und ATgy Basis sowie den
Momentenkennlinien A/IEM,max; A/IEM,dym ]"/{EM,SI und AIEI\'LBasi&

Uber die kombinierten Verlustleistungskennfelder von Elektromotor und
Umrichter Py gy (M gn, wigm, Upar) kann in Abhéngigkeit des Lastpunk-
tes auf die Verlustleistungen und damit auf den bendtigten Strom am
Umrichter I; bei gegebener Spannung Ug,; zuriickgerechnet werden. Die
elektrische Leistung P; gm el eines Motors ergibt sich zu:

P e = BiEMmeen + P v EM (2.43)

Fir den Strombedarf des Umrichters auf der Gleichstromseite I; folgt:

I = P el (2.44)
UBat

Die Dynamik eines Elektromotors ist im Vergleich zur Dynamik des Ge-
samtsystems hinreichend hoch, weshalb in dieser Arbeit der Drehmomen-
tenaufbau vereinfacht durch ein Verzogerungsglied zweiter Ordnung be-
schrieben wird. Durch geeignete Parametrierung der Zeitkonstante Tgy
und der Ddmpfungskonstante dgy kann das dynamische Verhalten an das
jeweilige Motorverhalten angepasst werden.

T2 M g () + 2dnTen M e (t) + Mipa(t) = M; (2.45)

Fiir die Fahrdynamikregelung sind die zeitlich verdnderlichen Stellgrofien-
beschriankungen von besonderer Bedeutung. Das verfiighare Drehmoment
des Elektromotors hangt mafigeblich von der Temperatur bestimmter Motor-
und Umrichterteile sowie den Strom- und Spannungsgrenzen der Batte-
rie ab und wird von der Umrichtersteuerung durch ein maximal mogli-
ches Drehmomentlimit M; gy und ein minimal mogliches Drehmomentli-
mit M; gy begrenzt. Abbildung 2.14 stellt die Beziehungen zwischen den
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Kapitel 2 Gesamtfahrzeugmodell

Zeitdauern ATEl\Lmax» ATEM,dyna ATEM,SI und ATEM,Basis sowie den Mo-
mentenkennlinien Mewm max, MeM dyn, Mems1 und Men pasis dar. Dabei ent-
spricht Mgy max dem umrichterbedingten Maximalmoment, das maximal
fir die Zeit ATgyvmax abgerufen werden kann, bis das Motormoment wie-
der mindestens fiir die Zeit ATgm pasis gleich oder unter dem Basismo-
ment Mg Basis liegen muss. Das motorbedingte Spitzenmoment Mg dyn
kann maximal fiir die Zeit ATz ayn anliegen, bis das Moment wieder fiir
ATgn Basis auf oder unter Mg pasis liegen muss. Das thermische Dauer-
moment Mgy g kann, wenn das Moment zuvor fiir ATgy pasis auf oder
unter Mgy Basis lag, dauerhaft abgerufen werden. Diese Logik wird in dem
Elektromotormodell tiber einen Zustandsautomaten abgebildet.
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Systemanalyse und Regelungskonzept

Die Wahl des eingesetzten Regelungskonzepts richtet sich nach den System-
eigenschaften und den verfolgten Regelungszielen. Aus der Systemanalyse
eines Elektrofahrzeugs mit radindividuellen Antrieben werden wichtige Er-
kenninisse hinsichtlich des physikalisch mdoglichen Wirkbereichs der Ak-
toren und der Freiheitsgrade bei der Wahl der Stellgréffen gewonnen. In
diesem Kapitel werden geeignete Ziele fir die Regelung formuliert. Bei der
anschlieffenden Wahl des Regelungskonzepts wird auf einen modularen Auf-
bau und die Erweiterbarkeit auf unterschiedliche Antriebsstrangkonzepte
Wert gelegt.

3.1 Systemanalyse

Die Analyse des Antriebsstrangs eines Elektrofahrzeugs mit radindividu-
ellen Antrieben gibt Aufschluss iiber die Potenziale zur Verbesserung des
Fahrverhaltens sowie die Potenziale zur Reduktion der Verluste im An-
triebsstrang. Fur die Regelung besteht primér das Ziel, die Stellgrofien so
zu wahlen, dass der gewiinschte fahrdynamische Zustand erreicht wird.
Hiermit wird sichergestellt, dass der Fahrer innerhalb der physikalisch
moglichen Grenzen eine gleichbleibende Reaktion des Fahrzeugs auf die
Fahrereingaben erhélt. Bei iiberaktuierten Systemen kann in bestimmten
Fahrsituationen die Redundanz der Stellgroflen ausgenutzt werden, um se-
kundére Regelungsziele wie beispielsweise die Steigerung der Fahrsicherheit
[Ore06], die Reduktion des Stellaufwands [LF08] oder die Reduktion der
Verlustleistung zu erfillen.
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Kapitel 3 Systemanalyse und Regelungskonzept

3.1.1 Einfluss der Radmomente auf die
globalen Krafte und Momente

Die Bewegung des Fahrzeugaufbaus ist abhéngig von den am Schwerpunkt
wirkenden globalen Kraften Fy und Momenten My. Der Fahrzeugaufbau
kann sich allgemein in Richtung der Xy-, Yy- und Zy-Richtung bewegen
oder um diese Koordinatenachsen drehen. Die in dieser Arbeit betrachteten
radindividuellen Antriebe erméglichen die Anderung der ebenen Reifen-
krafte F; . Aus Abbildung 2.5 ist bekannt, dass sich mit dem Reifen-
langsschlupf auch die Seitenkraft dndert, wodurch die Reifenldngs- und
Reifenquerkrifte gekoppelt sind. Uber die Zusammenhinge des ebenen
Zweispurmodells aus B.2 lassen sich die Auswirkungen der Reifenkraftén-
derungen im globalen Kréfte- und Momentenvektor vgys nach (B.14) zu-
sammenfassen:

Fy
Fyy
MV,Z

Vsys = = MRE,Xy (31)

Auf diese Weise kann die ebene Fahrdynamik, die durch die Fahrzeug-
geschwindigkeit v, die Giergeschwindigkeit 1 und den Schwimmwinkel /3
eindeutig beschrieben ist, durch eine Anderung der Reifenkréfte beeinflusst
werden.

In Abhéngigkeit des Radmoments M;, bewegt sich der Reifenkraftvektor
fiir den aktuellen Fahrzustand auf der Reifenkennlinie, die abhédngig von
der Radlast und dem Schréglaufwinkel des Reifens ist. In Abbildung 3.1
wird beispielhaft das Rad 1 isoliert betrachtet. Es sind fiinf verschiedene
Punkte P;...P; auf der grauen Reifenkennlinie gekennzeichnet, die sich
durch unterschiedliche Radmomente M,y erreichen lassen.

Den maximalen Beitrag fiir die globale Fahrzeuglédngskraft Fy y liefert der
Reifenkraftvektor Fi in Richtung P;. Der maximal negative Beitrag wird in
P; erreicht. In P, wird der Beitrag fiir die globale Querkraft Fy ; maximal.
Fir das Giermoment um die Hochachse gilt allgemein [JAJT10]:

My; =mr; x F; (3.2)

Wird das Radmoment M; , so gewahlt, dass der Kraftvektor auf den Punkt
Py zeigt, verschwindet der wirksame Hebelarm und damit das Moment um
den Schwerpunkt. Das grofite Moment ergibt sich bei Punkt Py, da hier
die grofite wirksame Kraftkomponente zur Erzeugung eines Drehmoments
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Abb. 3.1: Auf die Radlast normierte Reifenkraft F; und deren Einfluss auf die
globalen Kréfte vy und Fy, sowie das Giermoment My , am Beispiel einer
Linkskurvenfahrt. Die gestrichelten Linien sind die auf die Radlast normierten
maximal erzielbaren Reifenkrifte. Durch Anderung des Radmoments M,
konnen bei konstantem Schriaglauf alle Punkte auf der grauen Linie erreicht
werden (vgl. auch Abb. 2.5). P, liefert dabei das grofite Moment um den
Schwerpunkt SP. (vgl. [JAJT10])

um SP angreift. P, und P5 erzeugen trotz unterschiedlicher Radmomente
dasselbe Giermoment. Pj stellt den Kraftvektor bei M; = 0 Nm dar. Insbe-
sondere bei hohen Radmomenten zeigt diese Darstellung die Notwendigkeit
zur Betrachtung der kombinierten Kraftschlussbeanspruchung des Reifens
auf.

3.1.2 Freiheitsgrade bei der Zuordnung der Radmomente

Die Freiheitsgrade bei der Wahl der Stellgréfien sind vom Wirkbereich der
Aktoren abhéngig. Kann ein Systemfreiheitsgrad durch mehrere Aktoren
beeinflusst werden, so ergibt sich die Frage nach der Wahl der Stellgrofien.
In Abbildung 3.2 wird der Wirkbereich unterschiedlicher Langs- und Quer-
dynamikregelsysteme anhand der erzeugbharen Krafte im Reifenlatsch dar-
gestellt. Je nach eingesetzter Aktorik konnen Reifenkrifte in einzelnen
Bereichen bis hin zur vollstdndigen Ausnutzung des Reibkreises dargestellt
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Abb. 3.2: Vergleich verschiedener Langs- und Querdynamikregelsysteme anhand der
auf die Radlast normierten erzeugbaren horizontalen Reifenkrifte (graue
Fléchen, graue Linien) (siche auch Abbildung 3.1, [JAJT10]). AWDIS:
Allrad- oder einzelradgetriebenes Fahrzeug mit Allrad- oder Einzelradlenkung,
AWD: Allrad- oder einzelradgetriebenes Fahrzeug, RWD: Fahrzeug mit
Hinterachsantrieb und regelbaren Einzelradbremsen, AWB: Fahrzeug mit
regelbaren Einzelradbremsen.

werden. Je nach Systemkonfiguration miissen die Kopplungen zwischen den
Stellgrofien beachtet werden, da diese die Freiheitsgrade bei der Wahl der
Stellgrofien beeinflussen.

[And07] unterscheidet die direkte und indirekte Wirkung der Stellgréfen
auf die Fahrdynamik. Mit einer aktiven Uberlagerungslenkung kann bei-
spielsweise direkt der Schraglaufwinkel und dadurch die iibertragene Sei-
tenkraft geregelt werden. Durch Vertikaldynamikregelsysteme, wie bei-
spielsweise ein aktives Federungssystem, konnen direkt die Radlasten und
indirekt die durch die Vorspur erzeugten Querkrifte und damit nicht nur
das vertikale, sondern auch das querdynamische Verhalten beeinflusst wer-
den. Die in dieser Arbeit betrachteten elektrischen Traktionsantriebe kon-
nen direkt die im Reifenlatsch wirkenden Langskréfte beeinflussen. Indi-
rekt besteht durch das Ubertragungsverhalten der Reifen bei kombinierter
Kraftschlussbeanspruchung eine Schwichung der Reifenquerkrafte (siehe
Abschnitt 2.2.2).

Fiir ein Fahrzeug mit Allrad- oder Einzelradantrieb und zusétzlicher Allrad-
oder Einzelradlenkung (AWDI|S) koénnen alle horizontalen Kréfte innerhalb
der physikalischen Grenzen des Kamm’schen Kreises (schwarz gestrichelte
Linie) dargestellt werden. Ein allrad- oder einzelradgetriebenes Fahrzeug
(AWD) beeinflusst direkt die Langs- und indirekt die Querkréafte, wes-
halb sich eine Kurve in Abhéngigkeit des Schréiglaufwinkels als moglicher
Wirkbereich ergibt. Fahrzeuge mit Hinterachsantrieb (RWD) haben nur
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an der Hinterachse die Moglichkeit, positive Langskrafte zu stellen. An der
Vorderachse koénnen tiber die Radbremsen negative Léangskrifte erzeugt
werden. Wenn als Stellgrofien nur die Radbremsen (AWB) zur Verfigung
stehen, so kénnen nur negative Langskréfte erzeugt werden.

Das AWD-Antriebsstrangkonzept aus Abbildung 2.1 besitzt vier Aktoren,
die sich damit in ihren Wirkbereichen tiberschneiden und somit in bestimm-
ten Fahrsituationen redundante Stelleingriffe erzeugen kénnen. Die Langs-
und Querkrifte sowie das Giermoment um den Fahrzeugschwerpunkt sind
iiber den Reifen nichtlinear gekoppelt. Zusétzlich ist die Dynamik und die
Begrenzung des Aktors bei der Wahl der Stellgréfien zu berticksichtigen.
Werden allgemein alle méglichen Kombinationen an Stellgrofien betrachtet,
die die vorgegebenen globalen Kréfte und Momente ergeben,

e 5o existiert genau eine Lisung, wenn beispielsweise durch Stellgro-
Benbeschrankungen oder durch eine extreme Fahrsituation nur eine
StellgroBenkombination auf die geforderten globalen Krafte und Mo-
mente fiihrt,

e 5o existieren mehrere Losungen, wenn sich die Wirkbereiche der Ak-
toren iiberlagern

e oder es existiert keine Ldsung, wenn keine StellgréBenkombination
auf die geforderten globalen Kréifte und Momente fiihrt.

Beispiel In Abbildung 3.3 sind die Reifenkréfte im Ky-Koordinaten-
system bei einer Linkskurvenfahrt dargestellt. Drei exemplarische Stellgro-
Benvektoren wu,, u;, und u, sind fiir dieses Fahrmanover eingezeichnet. Die
StellgroBe u, = [0, 0,0, O}TNm entspricht einer Kurvenfahrt ohne Antriebs-
oder Bremsmomente. Die Stellgréfien uy, = [600, 96, —534, 7161}TNm und
u. = [—600, 400, —500,600]TNm sind zwei weitere exemplarisch betrach-
tete StellgroBenvektoren. In Abbildung 3.4 sind die globalen Kréfte der
Stellgroflenvektoren w,, w, und wu. dargestellt. Es wird deutlich, dass,
obwohl sich die Vektoren u, und w,;, deutlich unterscheiden, die Auswir-
kungen auf die globalen Krafte und Momente um den Schwerpunkt die-
selben sind. Im Umkehrschluss lasst sich also an diesem Beispiel zeigen,
dass fir ein gegebenes v der zugehorige Stellgrofenvektor nicht eindeutig
bestimmt werden kann, sondern mehrere mogliche Losungen existieren.
Diese Unterbestimmtheit des Systems kann ausgenutzt werden, um weitere
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Abb. 3.3: Horizontale Reifenkréfte im Ky-Koordinatensystem bei Linkskurve mit
v=>50 km/h, §y=90° fir das betrachtete Fahrzeugmodell. Mit den exem-

plarischen Stellgrofenvektoren wu, (Quadrate), wy, (Kreuze), u, (Dreiecke).
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Abb. 3.4: Globale Krifte und Momente v in der Fahrsituation aus Abbildung
3.3. Die grauen Flachen kennzeichnen die von dem Antriebsstrangkonzept
erzielbaren Krafte und Momente. Exemplarisch sind die StellgroBenvektoren
u, (Quadrate), uy, (Kreuze), u. (Dreiecke) eingezeichnet. Es zeigt sich, dass,
obwohl u, # uy, diese Punkte aufeinanderliegen, d.h. die Auswirkungen auf
die Fahrdynamik des Fahrzeugs dieselben sind.
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Regelungsziele zu erfiillen. So wére in diesem Beispiel der Stellgrofien-
vektor w, dem Stellgrofenvektor w;, vorzuziehen, da sie hinsichtlich der
Auswirkungen auf die Fahrdynamik zwar gleichwertig, jedoch hinsichtlich
des Energieverbrauchs deutlich unterschiedlich sind.

3.1.3 Analyse der fahrdynamischen Potenziale

Mit dem Einsatz radindividueller Antriebe in einem Kraftfahrzeug eréffnen
sich zahlreiche Moglichkeiten, in die ebene Fahrdynamik mittels geeigne-
ter Wahl der Radmomente einzugreifen. Die fahrdynamischen Potenziale
werden im Folgenden bestimmten Haupt-Fahrsituationen nach [ZR97]
zugeordnet.

Kurvenverhalten

Mit radindividuellen Antrieben kann durch ungleiche Radmomente zwi-
schen linker und rechter Fahrzeugseite das Giermoment zuséatzlich erhoht
oder verringert werden. In [Mei08] wurde anhand des linearen Einspurmo-
dells B.1 der Einfluss des zusétzlichen Giermoments AMy , analysiert. Der
Drallsatz (B.8) muss hierzu erweitert werden.

h Ca hlh - Ca.vlv> _Couhl}2 - Ca,VZQ ; (Ca VZV> A]\/[V z
_ ) ) ;hh Vi ) 5v B
o S L ( g )0

(3.3)
Bei der stationdren Kreisfahrt mit konstantem Schwimmwinkel und kon-
stanter Giergeschwindigkeit

3 =0
? (3.4)
=0
erfolgt nach Gleichsetzen von (B.7) und (3.3) fir den Lenkradwinkel 4, des
Einspurmodells:

l A]\4V.z (Ca.v + Cn,.h) m - (Cru hlh - Ca.vl\f) Uz
5\/ - — ’ ’ — > ’ R
PP Ca.vca.hl lca,vca,h PP (35)
) )
0A 6AMZ EG ay

In diesem Fall wirkt das zusétzliche Giermoment day;, durch die ungleichen
Radmomente zwischen linker und rechter Fahrzeugseite wie ein tiberlager-
ter Lenkwinkel day;, [Eck08].
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Reduktion des Lenkaufwands In (3.5) ist der Eigenlenkgradient EG in
Abhéangigkeit der Seitensteifigkeit, Fahrzeugmasse und Schwerpunktlage
des Fahrzeugs enthalten, der den zusitzlichen Lenkradwinkel pro 1 m/s?
Querbeschleunigung bei stationarer Kreisfahrt beschreibt. Wird das Gier-
moment durch die Langskrafte nicht verdndert (dan, = 0), so ergibt sich
aus EG - ay und dem Ackermannlenkwinkel 4 der notwendige Lenkauf-
wand, um das Fahrzeug auf der Kreisbahn zu halten. Durch den neu
gewonnenen Freiheitsgrad, das Giermoment durch die Radmomente zu
beeinflussen, besteht die Moglichkeit, den Lenkaufwand bei Kurvenfahrt
zu beeinflussen, indem das Moment day, variiert wird.

Gierverstirkung und -ddmpfung Neben dem Lenkwinkel bei stationarer
Kurvenfahrt kann auch die Gierverstarkung @ZJ /6 durch das Moment day,
in Abhangigkeit der Geschwindigkeit variiert werden. So kann bei niedrigen
Geschwindigkeiten die Gierverstiarkung durch die Erzeugung eines eindre-
henden Moments erhoht werden, um die Reaktion des Fahrzeugs auf die
Lenkradwinkeleingaben des Fahrers zu steigern. Bei hohen Geschwindigkeit
kann durch die Riicknahme des eindrehenden Moments oder durch ein
ausdrehendes Moment die Fahrzeugreaktion geddmpft werden [Eck08].

Maximale Querbeschleunigung Die maximale Querbeschleunigung ergibt
sich anhand des Einspurmodells aus B.1 bei maximaler Ausnutzung des
Seitekraftbeiwerts fiy.

mv (B + ) = pyFy, + P, (3.6)

Bei untersteuernd ausgelegten Fahrzeugen wird das Maximum des Kraft-
schlussbeiwertes zuerst an der Vorderachse erreicht. Ein Achsdifferenzmo-
ment an der Vorderachse reduziert die maximal erreichbare Querbeschleu-
nigung, da hier aufgrund des erhéhten Schlupfs zusétzlich Seitenkréifte an
der Vorderachse reduziert werden. [Mei08] zeigt anhand des Einspurmo-
dells, dass bei einem untersteuernd ausgelegten Fahrzeug die maximale
Querbeschleunigung durch ein eindrehendes Achsdifferenzmoment an der
Hinterachse erhoht werden kann. Wird das Achsdifferenzmoment an der
Hinterachse weiter erhoht, so wird die maximale Querbeschleunigung wie-
der reduziert, da durch den erhohten Schlupf an der Hinterachse Seiten-
krifte abgebaut werden und dadurch das Fahrzeug nicht mehr auf der
Kreisbahn gehalten werden kann.
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Traktionsverbesserung  Durch die Umverteilung der Radmomente bei
Kurvenfahrt auf die kurvendufleren Réder wird das Traktionspotenzial
besser ausgenutzt, da in diesem Fall die Reifen mit der héheren Radlast
die hohere Kraft tibertragen. Auf diese Weise wird der Reifenschlupf und
damit der Reifenverschleifl reduziert sowie die Reserve zum Grenzbereich
erhoht.

Reduktion von Lastwechselreaktionen Bei instationarer Kurvenfahrt kann
durch das zusétzliches Moment day;, das Untersteuern bei Beschleuni-
gungsvorgingen in der Kurve oder das Ubersteuern bei Verzogerungen in
der Kurve kompensiert werden.

Ubergangsverhalten

Mit dem Ubergangsverhalten wird der transiente Bereich der Fahrzeugbe-
wegung nach einer Anregung beschrieben.

Ansprechverhalten  Das Ansprechverhalten des Fahrzeugs kann durch
Aufpriagen eines zusatzlichen Moments mittels ungleicher Radmomente
zwischen linker und rechter Fahrzeugseite verandert werden. Zur Beschrei-
bung der dynamischen Fahrzeugantwort auf Lenkwinkeleingaben wird in
der Literatur beispielsweise die Ubertragungsfunktion von Lenkradwinkel
zu Gierrate angegeben. Wird die Differentialgleichung aus dem Momen-
tengleichgewicht um die zusétzliche Eingangsgrofe AMy , erweitert, so
erhilt man (3.3). Fir instationdre Vorginge ergibt sich nach der La-
PLACE-Transformation folgende Gleichung zur Beschreibung des dynami-
schen Gierverhaltens in Abhéngigkeit der Eingangsgréfien 6, und AMy,
(vel. [Mei08], [MW14]):

¢(3)—(¢) '&‘5v(8)+...
stat. 1

) 2 1
Ui Ui
Y 14T, (3.7
zM S
. — . AMy,
(AMV z) 20¢ 1 v, (S)
»2/ stat. 1 + s+ 752
v o

Mit der Kenntnis iiber das dynamische Ubertragungsverhalten kann eine
Regelung entworfen werden, um beispielsweise das Ubergangsverhalten ge-
eignet zu gestalten. Ein mogliches Ziel stellt beispielsweise die Reduktion
des Phasenverzugs dar.
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Geradeausverhalten

Die individuelle Vorgabe der Radmomente kann das Geradeausverhalten
des Fahrzeugs beeinflussen. Insbesondere die Traktion wird durch eine
Radmomentenregelung beeinflusst.

Traktionsverbesserung Bei ungleichen Reibwerten kann durch einen radin-
dividuellen Antriebsstrang das Traktionspotenzial erhoht werden, indem

das Antriebsmoment gezielt an die Ridder mit besserer Traktion geleitet

wird. Mit einer tibergeordneten Fahrdynamikregelung muss jedoch sicher-

gestellt werden, dass keine Giermomente auftreten, die durch den Fahrer

nicht beherrscht werden kénnen.

Neben den hier beschriebenen Fahrsituationen kann dem Fahrer durch
das Aufprigen eines zusétzlichen Giermoments in weiteren Situationen
assistiert werden. So wére beispielsweise denkbar, den Einfluss von Seiten-
wind zu reduzieren, um das Geradeausverhalten zu verbessern oder heu-
tige Assistenzfunktionen, wie beispielsweise die Spurhalteassistenz mittels
hydraulischer Bremseingriffe, durch radindividuelle Momenteneingriffe mit
den elektrischen Antrieben zu ersetzen. Hierbei kann im Vergleich zu ei-
nem Eingriff mit der hydraulischen Bremse der Energieverbrauch reduziert
werden, da ein Teil der Bremsenergie rekuperiert werden kann.

3.1.4 Analyse der Potenziale zur Reduktion
der Verlustleistung

Der zum Betrieb notwendige Gesamtenergieaufwand setzt sich aus der
zur Erzeugung der Fahrzeugbewegung notwendigen Nutzenergie und der
Verlustenergie der einzelnen Komponenten zusammen. In dieser Arbeit
erstreckt sich der zeitliche Optimierungshorizont auf den nachfolgenden
Rechenschritt. Zur Senkung des Streckenverbrauchs besteht somit lediglich
die Méglichkeit, fiir den nachsten Rechenschritt die effizienteste Ansteuer-
alternative auszuwdhlen. Fiir die verlustminimale Regelstrategie miissen
die leistungsiibertragenden Bauteile des Antriebsstrangs analysiert wer-
den, die durch eine Anderung der StellgréBen beeinflusst werden. Um die

Verlustenergie
By = [ Pydt (3.8)

minimal zu halten, miissen die Verlustleistungen Py zu jedem Rechenschritt
minimal gewahlt werden.
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Verluste am Reifen

Die bei der Leistungsiibertragung zwischen Rad und Strafle entstehende
Verlustleistung Py raq ldsst sich iiber eine Leistungsbilanz am Rad erfassen.
Sie ergibt sich aus der Differenz zwischen der zugefiihrten Leistung und der
abgegebenen Leistung auf die Strale. Die Gesamtradverlustleistung Py rad
lésst sich anhand der sechs Bewegungsireiheitsgrade des Rades nach [HE07]
und [Sch07] in folgende Teile untergliedern:

PV,R,ad = PV,R.owi + PV,N + PV,a + PV,VZ + PV,wx + PV,wz (39)

Neben der Rollwiderstandsverlustleistung Py rowi, die durch das Rollwider-
standsmoment M, gowi (siehe (2.10)), verursacht wird, entstehen am Rad
Verlustleistungen durch den Reifenlangsschlupf Py, und Reifenquerschlupf
Py . Zusatzlich entsteht Verlustleistung durch das vertikale Verformen des
Reifens Py, und durch Sturz- Py .y oder Kurswinkelénderungen bzw. das
Rickstellmoment Py ,,.

Mit den Aktoren des betrachteten Antriebsstrangs kann direkt lediglich
der Léangsschlupf und die daraus resultierende Anderung der Seitenkraft
des Reifens beeinflusst werden. Im Folgenden werden nur die Verluste be-
trachtet, die durch die Aktorik beeinflusst werden kénnen (vgl. [Reil0]). Die
Verlustleistung durch den Rollwiderstand wirkt mit einem Anteil cos («;)
entgegen der Bewegungsrichtung des Rades. Durch die Verédnderung der
Radmomente wird lediglich der vom Reifenschlupf abhéngige Anteil des
Rollwiderstands beeinflusst, welcher sich wie folgt ergibt:

P v Rowi = vicos o frE, - K (3.10)

Die durch den Léngsschlupf entstehenden Verluste P, v, in Bewegungsrich-
tung des Rades ergeben sich zu:

Py v = vicos ;I xk; (3.11)

47



Kapitel 3 Systemanalyse und Regelungskonzept

20 — 20
P v
P; v Rowi
15 15 v =5052
Piv,e )
v - v =100k
= = v =150km
= 10 =10 o
> v =200km
=~ o
5 5
0 ‘ 0
—2000  —1000 0 1000 2000 —2000  —1000 0 1000 2000
M; [Nm)] M; [Nm]

Abb. 3.5: Reifenverlustleistung P; v aus Rollwiderstand und Langsschlupf bei o = 0° in
Abhéngigkeit des Radmoments M; fir v = 100 km/h und F;, = 5 kN (links).
P,y tber M; fir verschiedene Geschwindigkeiten bei F;, = 5 kN (rechts).

Bei kombinierter Kraftschlussbeanspruchung wird durch eine Anderung des
Radmoments M; die Reifenseitenkraft F;, und damit die Radverlustleis-
tung in Querrichtung

Py =vsina;Fiy (3.12)

beeinflusst. Damit ergibt sich

4
Py Radred = D Vi (cos ;- (frEGzki + Fixrki) +sina;Fy) (3.13)
i=1

fiir die beeinflussbare Gesamtradverlustleistung in Bewegungsrichtung des
Rades. In Abbildung 3.5 sind die Reifenverluste aus dem Rollwiderstand
und dem Léngsschlupf iiber der Stellgrofle M; aufgetragen. Es zeigt sich
im linken Bild, dass die Verluste aus dem Rollwiderstand bis zu einem
bestimmten Drehmoment grofier sind als die Schlupfverluste. Erst bei sehr
hohen Radmomenten ist der Verlustleistungsanteil aus dem Léngsschlupf
grofer als der Verlustleistungsanteil aus dem Rollwiderstand.

Abbildung 3.6 stellt den Einfluss des Querschlupfs in Abhéangigkeit des
Radmoments M; bei konstanter Geschwindigkeit dar. Dabei hat die aus
dem Querschlupf resultierende Querkraft einen grofien Einfluss auf die
am Reifen entstehende Verlustleistung. Diese Darstellung stimmt auch
mit der Erfahrung tiiberein, dass ein Fahrzeug bei Kurvenfahrt schneller
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Abb. 3.6: Reifenverlustleistung aus Querschlupf P, v , in Abhéngigkeit des Radmoments
M; bei konstantem Schraglaufwinkel o« = 2° (links), F;, = 5 kN und
v = 100 km/h. Reifenverlustleistung P, v fir verschiedene Schriglaufwinkel o
bei F;, =5 kN und v = 100 km/h (rechts).

an Geschwindigkeit verliert als bei Geradeausfahrt. Es muss jedoch be-
riicksichtigt werden, dass die Reifenquerkréfte benétigt werden, um die
erforderliche Querkraft des Fahrzeugbaus Fyy und das Giermoment My,
fiir eine Kurvenfahrt aufzubringen. Aus den Abbildungen 3.5 und 3.6 ist
ersichtlich, dass die Reifenverluste in Abhangigkeit des Moments tiberpro-
portional zunehmen. Bei gleichem Schraglauf, identischen Rollwiderstén-
den und Reifenparametern ist daher die Gleichverteilung der Radmomente
die verlustminimale Strategie bei der Aufteilung der Stellgrofien.

Verluste im Elektromotor mit Trennkupplung

Die im Elektromotor entstehenden Verlustleistungen P;v gy lassen sich
in die Leerlauf- und Lastverluste unterteilen [Kes11]. Die Verteilung der
Momente im Antriebsstrang beeinflusst dabei die lastabhéngigen Verluste.
Diese entstehen grofitenteils in den stromdurchflossenen Kupferwindun-
gen und werden daher auch als Kupferverluste bezeichnet. Aus Abschnitt
2.4 ist bekannt, dass die Kupferverluste im Elektromotor aufgrund des
Joule’schen Gesetzes mit dem angeforderten Drehmoment tuberproportio-
nal ansteigen.
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Abb. 3.7: Verlustleistung eines Elektromotors und Umrichters mit Trennkupplung
P, v gm iiber dem Radmoment M; bei konstanter Geschwindigkeit von v = 100
km/h (links) und bei verschiedenen Geschwindigkeiten (rechts) mit konstanter
Spannung Ug,, = 330 V.

Je nach Motorkonzept kann die elektrische Maschine bei Bedarf abge-
schaltet werden oder muss im Falle der permanentmagnetischen Erregung
aufgrund der drehzahlabhéngig induzierten Strome eingeschaltet bleiben,
um das Drehfeld aktiv mitzufiihren. Zusétzlich kénnen permanenterregte
Motoren mit einer Trennkupplung ausgestattet sein, um hohe Schleppmo-
mente im Motorfehlerfall zu vermeiden und zusétzlich ein verlustleistungs-
freies Mitdrehen des Rades zu ermdglichen. Je nach Art der elektrischen
Maschine und Kombination der Antriebe im Antriebsstrang ergibt sich
fiir die Regelung ein unterschiedlich grofies Potenzial zur Reduktion der
Verlustleistung durch eine geeignete Wahl der Stellgrofien.

Der in dieser Arbeit betrachtete Antriebsstrang besitzt eine Trennkupplung
zwischen Elektromotor und Rad, die nahezu verlustneutral den Elektro-
motor vom Rad entkoppeln kann (beispielsweise durch eine Klauenkupp-
lung). Unter Vernachlassigung des Energieaufwands zur Synchronisierung
der Elektromotordrehzahl mit der Raddrehzahl ergibt sich ein modifiziertes
Verlustleistungskennfeld aus Elektromotor mit Kupplung (siehe Abbildung
3.7).

Es ist zu erkennen, dass durch die Trennkupplungen die Verlustleistungen
bei M; = 0 Nm durch das Offnen der Trennkupplungen deutlich reduziert
werden konnen. Wird das Verlustleistungskennfeld der permanenterregten
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Sychronmaschine betrachtet, so nehmen die Verluste iiberproportional mit
dem geforderten Moment zu. In diesem Fall wére eine Gleichverteilung
der Radmomente unter der Voraussetzung gleicher Motoren verlustmini-
mal. Wird jedoch durch eine zusétzliche Trennkupplung oder ein anderes
Elektromotorkonzept, wie beispielsweise eine fremderregte Maschine, die
Moglichkeit geschaffen, den Elektromotor bei M; = 0 Nm abzuschalten, so
ist die verlustminimale Aufteilung abhéngig vom aktuellen Lastpunkt.

Die Gesamtverluste der Elektromotoren mit Leistungselektronik

1
Pypv = . Pivem (3.14)

i=1

ergeben sich aus der Summe der Einzelverlustleistungen.

Héaufig werden im elektrischen Antriebsstrang Untersetzungsgetriebe zwi-
schen Elektromotor und Rad eingesetzt. Die im Getriebe entstehenden
Verlustleistungen kénnen analog der Verlustleistungen durch Elektromotor
und Leistungselektronik in Form eines Verlustleistungskennfelds bertick-
sichtigt werden.

Beeinflussbare Gesamtverluste

Die durch eine Verteilung der Radmomente beeinflussbare Gesamtverlust-
leistung ergibt sich aus der Summe der beeinflussbaren Reifenverluste sowie
der Verluste aus Elektromotor mit Umrichter:

Py rea = Py Radred + Py EM (3.15)

Reduktion der Gesamtverluste bei Geradeausfahrt  Abbildung 3.8 stellt
die verlustminimale Verteilung der Radmomente unter Beriicksichtigung
der kombinierten Verlustleistungskennfelder fiir die Geradeausfahrt dar.
Dabei ergibt sich das maximale beziehungsweise minimale Moment aus
der Summe der vier maximalen beziehungsweise minimalen Elektromotor-
momente.

Im linken Diagramm der Abbildung 3.8 ist zu erkennen, dass der Einachs-
betrieb bei geringen Momenten energetisch giinstiger ist als die Gleichver-
teilung. Die Verteilung der Radmomente auf die Vorderachse resultiert aus
der Betrachtung der Reifenverlustleistung, da durch die Schwerpunktlage
des Beispielfahrzeugs die Radlasten an der Vorderachse héher und damit
die Schlupfverluste der Reifen geringer sind als an der Hinterachse. Ab
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einer bestimmten Momentanforderung wird dann auf eine Gleichverteilung
der Radmomente umgeschaltet. Dieser unstetige Wechsel zwischen Ein-
und Zweiachsbetrieb ergibt sich aus den Verlustleistungskennfeldern der
eingesetzten Elektromotoren. Im rechten Diagramm der Abbildung 3.8
wird der prozentuale Vorteil der verlustminimalen Ansteuerung gegentiber
einer Gleichverteilung dargestellt.

Momentenverteilung (1 = HA, 0 = VA) Reduktion Py gm [%)]

3000 1 3000 T
0.8 2000 K B
1000 : 30
0,6 0.1
|
0,4 = s
~1000 ‘ : ‘ 1 H1o
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0 —3000 - ~10
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1000
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Abb. 3.8: Links: Verlustminimale Verteilung der Radmomente bei Geradeausfahrt
zwischen Vorderachs- ( = 0) und Zweiachsbetrieb ( = 0,5). Rechts: Prozentuale
Reduktion der Verlustleistung bei Anwendung der verlustminimalen
Verteilung im Vergleich zu einer Gleichverteilung der Radmomente.

Reduktion der Gesamtverluste bei Kurvenfahrt Wie bei der Geradeaus-
fahrt iiberlagern sich auch bei der Kurvenfahrt die Anforderungen aus der
Fahrdynamikregelung und das Ziel, die Radmomente verlustminimal zu
verteilen. Aus den Simulationsuntersuchungen in Kapitel 6 wird deutlich,
dass trotz ungleicher Radmomente zwischen linker und rechter Fahrzeug-
seite durch die Berticksichtigung der Verlustleistungen bei der Momenten-
verteilung die Verlustenergie reduziert werden kann.

3.2 Ziele der Regelung

Priméres Ziel der Regelung ist es, den Fahrerwunsch hinsichtlich des ho-
rizontalen Fahrverhaltens mittels geeigneter Wahl der Radmomente zu
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erfiillen. Die Systemanalyse hat gezeigt, dass durch die Beeinflussung des
Giermoments die Moglichkeit besteht, das Fahrverhalten zu verbessern.
Aus der Analyse der Freiheitsgrade (siehe Abschnitt 3.1.1) ist bekannt,
dass in bestimmten Fahrsituationen die Radmomente durch die Anfor-
derungen der Fahrdynamikregelung nicht eindeutig bestimmt sind. Diese
Freiheitsgrade konnen genutzt werden, um weitere Kriterien zu erfiillen.
In dieser Arbeit wird das Ziel verfolgt, moglichst geringe Verlustleistungen
im Antriebsstrang zu erzeugen, um den Energieverbrauch zu senken und
damit die Reichweite des Elektrofahrzeugs zu erhdhen.

3.2.1 Verbesserung des Fahrverhaltens

Der Begriff Fahrverhalten wird nach [MW14] wie folgt definiert:

,Das Fahrverhalten eines Kraftfahrzeugs ist die Reaktion des
Fahrzeugs auf das Lenken des Fahrers, auf das Beschleunigen
und Verzogern iiber Fahr- und Bremspedal wihrend der Kur-
venfahrt und auf duflere Stérungen.”

Durch die Integration aktiver Regelsysteme in das Fahrwerk kénnen klas-
sische Zielkonflikte passiver Fahrwerke gelost werden. Mit einer zentralen
Regelung aktiver Fahrwerkselemente kénnen so gleichzeitig die Fahrsicher-
heit, der Komfort und die Agilitéit erhéht werden. Nach [Ott05] werden die
Begriffe wie folgt definiert:

e  Fahrsicherheit ist die Reserve der Léangs-, Quer- und Vertikalfiih-
rung eines Fahrzeugs zur physikalischen Grenze in der aktuellen Fahr-
situation.”

e  Komfort beschreibt die Fahreigenschaften eines Fahrzeugs, die das
Fiihren eines Fahrzeugs angenehm gestalten und die Fahrzeuginsas-
sen sowie transportierte Giiter moglichst geringen Belastungen aus-
setzen.”

e  Agilitat beschreibt die Empfindlichkeit der Reaktion eines Fahrzeugs
auf Anregungen durch den Fahrer und den vom Fahrer aufzubrin-
genden Aufwand, das Fahrzeug einer gewtinschten Bahn folgen zu
lassen.”

Der betrachtete Antriebsstrang bietet die Moglichkeit tiber die Drehmo-
mentvorgabe an die Elektromotoren radindividuelle Momentenanforderun-
gen zu stellen. Das vom Elektromotor gestellte Radmoment wird iiber
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den Reifen auf die Fahrbahn {ibertragen. Hierbei sind die in Abschnitt
2.2.2 dargestellten nichtlinearen Zusammenhénge der Kraftiibertragung
zu berticksichtigen. Fir jedes Rad ergibt sich so eine Kraft F; zwischen
Reifenlatsch und Fahrbahn, die individuell beeinflusst werden kann. Auf
diese Weise kann das stationére und dynamische horizontale Fahrverhalten
auf die Bediirfnisse des Fahrers angepasst werden.

Die Stellgroflen miissen sich dabei innerhalb der physikalisch moglichen
Kraftitbertragungsgrenzen bewegen, die sich durch die Radlasten Fj ,, Reib-
werte p;, Schriglaufwinkel «; und Lenkwinkel §; der Rader ergeben. Zu-
sdtzlich miissen die minimal M; gy und maximal M; gy moglichen Dreh-
momente der Elektromotoren mit Leistungselektronik bei der Wahl der
Stellgrofien sowie die Dynamik berticksichtigt werden. Zuletzt begrenzt die
Batterie durch ihre maximal und minimal méglichen Lade- und Entlade-
leistungen die Stellgrofien.

Mit dem hier vorgestellten zentralen Regelungsansatz werden folgende Ziele
verfolgt:

e Reduktion des Lenkwinkels und Phasenverzugs bei Kurvenfahrt bezie-
hungsweise beim Einlenken in die Kurve zur Steigerung der Agilitét.
Dies wird mit einem eindrehenden Giermoment beziehungsweise der
Momentenverteilung auf die kurvendufieren Réader erreicht. Dadurch
iibertragen zugleich die Réder mit der hoheren Radlast das grofere
Moment, was zusétzlich die Reserve zur physikalischen Grenze und
dadurch die Fahrsicherheit erhoht.

o Beeinflussung der Gierverstirkung durch Verstarkung der Fahrzeug-
reaktion auf Lenkwinkeleingaben im unteren Geschwindigkeitsbereich
und damit Steigerung der Agilitidt des Fahrzeugs sowie Erhohung des
Komforts durch Dampfung der Gierverstéarkung bei hohen Geschwin-
digkeiten

e Erhohung des Komforts beziehungsweise Steigerung der Agilitat durch
Reduktion der Lastwechselreaktionen bei Kurvenfahrt

3.2.2 Reduktion der Verlustleistungen im Antriebsstrang

Vor dem Hintergrund des Problems geringer Reichweiten bei Elektrofahr-
zeugen erscheint es sinnvoll, die vorhandenen Freiheitsgrade bei der Bestim-
mung der Radmomente derart zu nutzen, dass der Energieverbrauch redu-
ziert und damit die Reichweite erhoht wird. Die Verminderung des Energie-
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3.3 Struktur der Regelung

bedarfs erfordert eine ganzheitliche Betrachtung der Systemverlustleistung,
die sich additiv aus den Verlustleistungen der Antriebsstrangkomponenten
ergibt. In Abschnitt 3.1.4 wurde das Potenzial zur Verlustleistungsreduk-
tion analysiert, indem die durch die Momentenverteilung beeinflussbaren
Verlustleistungen identifiziert wurden. Das Ziel der Regelung besteht nun
in der Ausnutzung dieser Potenziale.

3.3 Struktur der Regelung

Die in diesem Kapitel definierten Regelungsziele erfordern einen zentra-
len Regelungsansatz, um die Stellreserven und die verfigbare Anzahl an
Aktoren optimal auszunutzen. Die Systemanalyse hat gezeigt, dass die
Anforderungen aus der Horizontaldynamikregelung nicht eindeutig sind
und teilweise zu mehreren zuldssigen Losungen fiihren. Derartige Problem-
stellungen in Verbindung mit beschrankten Stellgroflen und begrenzter
Stelldynamik der Aktoren sowie der Beriicksichtigung zusétzlicher Opti-
mierungsziele werden in der Wissenschaft und Technik bereits erfolgreich
mit dem Regelungskonzept der Optimal Control Allocation (OCA) gelost
(vgl. Abschnitt 1.3.2). Das Konzept bietet den Vorteil, dass StellgroBenbe-
schrankungen, die sich wihrend des Betriebs &ndern beriicksichtigt werden
konnen, und bietet die Méglichkeit der funktionalen Integration weiterer
Fahrwerkregelsysteme.

Abbildung 3.9 zeigt die in dieser Arbeit zugrunde liegende Struktur der
Regelung auf. Der Fahrer gibt tiber die Fahr- und Bremspedalstellung das
gewiinschte relative Gesamtantriebs- bzw. Gesamtbremsmoment M;,; vor
und stellt iber den Lenkradwinkel dy die gewtinschte Fahrtrichtung ein.
Aus dem Lenkradwinkel und dem Fahrzustand x wird iiber ein Referenz-
modell RM die Fithrungsgrofie w ermittelt.

v
w = {ﬁw} x=|p (3.16)
1/)W ’l/)

Das Ziel der Fahrdynamikregelung VDC besteht in der Minimierung des
Fehlers zwischen aktuellem Fahrzustand x und fahrdynamischem Sollzu-
stand w unter Berticksichtigung der nichtlinearen systembedingten Ab-
hangigkeiten. Dabei entspricht die berechnete virtuelle Stellgréfie v den
Kréften und dem Moment um den Fahrzeugschwerpunkt zur Regelung
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Abb. 3.9: Struktur des Regelungskonzepts Optimal Control Allocation fir die
Fahrzeugregelung.

der ebenen Fahrdynamik. Die im virtuellen Stellgrofienvektor v ermit-
telten globalen Kréfte werden iiber die im Block OCA erfolgende online
durchgefithrte Optimierung auf die Aktoren verteilt. Dabei wird in der
Optimierung ein rudimentéares Modell zur Beschreibung des nichtlinearen
Einflusses der Radmomente auf die ebene Fahrdynamik und der Verluste
im Antriebsstrang eingesetzt. Bei der Wahl der realen Stellgrofien w wer-
den die Stellreserven und die Dynamik der Aktoren beriicksichtigt. Die
Begrenzungen fiir die OCA ergeben sich einerseits aus den maximal und
minimal méglichen Radmomenten @ und u sowie der maximal und minimal
moglichen Batterieleistung Ppa, und Ppg.

2 My

V.x,w

v=|Fyyu u= %j (3.17)
MV,Z,W M4

Sollte die virtuelle StellgroBle mit den zur Verfiigung stehenden Aktoren
physikalisch nicht erreichbar sein, so muss durch die Optimierung sicher-
gestellt sein, dass die Zielgroflen bestmoglichst angenédhert werden. Die
realen Stellgrofen u wirken tiber die Aktoren, Rédder und Reifen AWT als
Kréfte und Momente vy auf den Fahrzeugaufbau und beeinflussen so die
horizontale Dynamik HD des Fahrzeugs. Die Modellgleichungen fir das
Modul AWT und HD wurden bereits in Kapitel 2 und in Anhang B.2
hergeleitet.
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Entwurf der Fahrdynamikregelung

Die Hauptaufgabe der Fahrdynamikregelung besteht in der Interpretation
des Fahrerwunsches sowie der Bestimmung der virtuellen Stellgréfsen, um
die Abweichungen zwischen fahrdynamischem Ist- und Sollzustand zu mini-
mieren. Beim Reglerentwurf missen die systembedingten Nichtlinearititen
des ebenen Zweispurmodells berticksichtigt werden.

4.1 Referenzmodell

Der Fahrer regelt iber den Lenkradwinkel dy sowie die Fahr- und Bremspe-
dale das querdynamische Verhalten des Fahrzeugs. Mit dem hier vorgestell-
ten Referenzmodell (RM) wird auf Basis des aktuellen Fahrzustands und
der Lenkradwinkeleingabe ein fahrdynamischer Sollzustand w berechnet.
Unterstellt man dem Normalfahrer, dass sich sein Erfahrungs- und spéaterer
Nutzungsbereich auf das lineare Systemverhalten bezieht, so rechtfertigt
dies den Einsatz eines linearen Einspurmodells als Referenzmodell. Dieser
Ansatz, die Referenzgrofien aus den Beziehungen des linearen Einspurmo-
dells abzuleiten, ist in der Literatur weit verbreitet, da sich tiber physika-
lisch interpretierbare Kenngréfien eine Referenztrajektorie in Abhéngigkeit
des Fahrerlenkradwinkels i und des Fahrzustands x ableiten lasst.

Unter der Voraussetzung, dass der Schwimmwinkel sowie die Schriglauf-
winkel der Réder ideal genau erfasst werden, kann mit den Parametern m,
oz, Loy Ih, , Cayy Cop und dem Systemzustand x eine Referenztrajekto-
rie erzeugt werden. Dabei werden die Bewegungsgleichungen des linearen
Einspurmodells (B.6) um v # 0 erweitert (vgl. [Ise06]) und entsprechend
umgestellt:
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) F’\,’y + thy ) .
. BW muv /))’U 1/)
w=|.|= (4.1)
T/JW lvR',y - lhﬂl,y
Jzz

Um fiir die Regelung erreichbare Sollgréfien zu realisieren, muss die lineare
Abhéngigkeit zwischen Reifenseitenkraft und Schraglaufwinkel dem realen
Reifensittigungsverhalten angendhert werden. Zu diesem Zweck werden die
Achsquerkréfte auf das Produkt aus maximalem Reibwert in Querrichtung
Ly max und dynamischer Achslast begrenzt. Der Steigungseinfluss wird in
dieser Arbeit nicht berticksichtigt.

Hy,v,max - M
l
My hmax * T

l

(g-lh—ax- hsp)>

(g ‘ lv + Qy -+ hSP))

Fry = sgn(a) min (6o,
(4.2)
F‘h;y = Sgn(ah) min (Ca,h|ah‘7

In dieser Arbeit wird das Ziel verfolgt, die fahrdynamischen Eigenschaften
hinsichtlich der Agilitat, des Komforts und der Fahrsicherheit zu verbes-
sern. Durch eine geeignete Wahl der Parameter des linearen Einspurmodells
kann ein gewtinschtes Verhalten erzeugt werden.

4.2 Nichtlinearer Reglerentwurf

Die Fahrdynamikregelung VDC hat die Aufgabe, die virtuelle Stellgroe
v so zu bestimmen, dass die Differenz zwischen der Fiithrungsgréfie w
und dem Systemzustand x verschwindet. Dabei kann die Regelung der
Langskraft Fy x durch den Fahrer direkt als Funktion der Fahrpedalstellung
oder tiber eine Geschwindigkeitsregelung erfolgen. Die Nichtlinearitéiten des
Gesamtsystems bestehen einerseits aus den nichtlinearen Abhangigkeiten
zwischen Reifenschlupf und Reifenkraft, die bei der Zuordnung der Rad-
momente durch die OCA beachtet werden miissen. Des Weiteren erfordert
die nichtlineare Abhéngigkeit der ZustandsgroBen des Systems (B.19) ein
nichtlineares Regelungsverfahren.
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HD
* Ty () |2

f(z)

Abb. 4.1: Struktur des nichtlinearen ebenen Zweispurmodells fiir den Reglerentwurf zur
Beschreibung der Horizontaldynamik.

4.2.1 Entwurfsmodell

Der Entwurf des Reglers erfolgt anhand des nichtlinearen ebenen Zwei-
spurmodells aus Anhang B.2. Dieses Modell bildet alle notwendigen Frei-
heitsgrade der ebenen Fahrzeugbewegung in Abhéngigkeit der Krafte am
Schwerpunkt und des Moments um den Schwerpunkt ab. Nach (B.19) kann
das MIMO*!-System durch folgende Vektordifferentialgleichung

&= f(x)+g(x)v

o h(a)e (4.3)

dargestellt werden (siche Abbildung 4.1). Der Eingangsvektor v geht li-
near in die Systembeschreibung ein, weshalb dieses System auch als ein-
gangsaffines System bezeichnet werden kann. Auf diese Systemklasse sind
unterschiedliche Regelungsverfahren anwendbar.

4.2.2 Exakte Linearisierung

Der Reglerentwurf nach dem Verfahren der exakten Linearisierung gliedert
sich im Wesentlichen in zwei Schritte. Zunéchst werden die Nichtlineari-
titen des Systems durch eine geeignete Riickfithrung der Systemgrofien
kompensiert. Anschlieflend kénnen auf das exakt linearisierte System die
bekannten Methoden der linearen Regelungstechnik angewandt werden.
Ein wesentlicher Vorteil dieses Verfahrens im Vergleich zu anderen nicht-
linearen Entwurfsverfahren ist, dass, um die gewiinschten Anforderungen
hinsichtlich Regelgiite und Stabilitdt zu erreichen, nur der zweite Schritt
wiederholt werden muss [AG93)].

Mit einer geeigneten Riickfiihrung beziehungsweise Vorsteuerung kann das
Eingangs-Ausgangs-Verhalten von Systemen der Form (4.3) exakt lineari-

IMIMO: Multiple Input Multiple Output
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w Y
——| . — HD | T
r(x)
wq n
w Y

Wp ) Yp
s qp15+qp0

Abb. 4.2: Aquivalenz zwischen exakt linearisiertem MIMO-System und p entkoppelten
SISO-Systemen [Klul0].

siert werden [Ben10]. Zur Regelung von MIMO-Systemen muss die Entkop-
pelbarkeitsbedingung erfiillt sein und die Dimension der Eingangsvariablen
der Dimension an Ausgangsvariablen entsprechen:

dimv = dimy =p (4.4)

Ist dies erfiillt, so verhélt sich das nichtlineare MIMO-System wie p entkop-
pelte lineare SISO%-Systeme (siehe Abbildung 4.2), wodurch im Frequenz-
bereich ein linearer Zusammenhang zwischen Ausgangs- und Fithrungsgro-
Be der Form

W) _ g (s) (15)

entsteht.

Bestimmung des relativen Grades Der relative Grad wird auch als Differenz-
ordnung des Systems bezeichnet und gibt die niedrigste zeitliche Ableitung
an, die vom Eingang v explizit abhingt. Er ergibt sich fiir SISO-Systeme
durch Anwendung der Lie-Ableitung (siche Anhang A) auf die Ausgangs-
funktion h (x) aus (B.19) und ist die kleinste natiirliche Zahl r, fir die

1. LeLkh(z)=0 VE0<k<d-1

2. LgL}y'h(z) #0 (4.6)

2SIS0: Single Input Single Output
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gilt [Klul0]. Der relative Grad d fiir ein MIMO-System ergibt sich aus der
Summe aller Differenzordnungen d = ¥7_, d;.

Lghi(®) = LyLhy (@) = [@52 sz 0] £0=d) =1

Lghs(z) = LgLhy(x) = Jj;l%;z 0] £0=dy=1 (4.7)
Lghs(x) = LgLths(x) =00 F]#0=>ds=1

Der relative Grad des Gesamtsystems d = dy + dy + d3 = 3 = dimx = n
entspricht der Dimension des Zustandsvektors, d.h. das System besitzt
daher maximale Differenzordnung.

Priifung der Entkoppelbarkeitsbedingung Ist die Entkoppelbarkeitsbe-
dingung

detD (x) # 0 (4.8)
erfiillt, so verhélt sich das MIMO-System wie p entkoppelte SISO-Systeme.
Das System kann entkoppelt werden, da

LgLy " ()

det | |LgLP "ha(z)| | #0 (4.9)
LgL'¢ ™" hy()
N—_—

D(x)
gilt.

Berechnung des Riickfiihrungsvektors und der Vorfiltermatrix Die Riick-
fithrung 7(x) und die Vorfiltermatrix V (x) ergeben sich zu:

[0 aiyLphi ()

r(x) = D7} (z) |2, @i Lpha(z)

_Z?io QSjL'}h?)(w) (4.10)
(g0 0 0

V(z)=D'(z)|0 g¢o 0

L0 0 g3
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Mit dem Regelgesetz
v=V(zx) w-—r(x)

ql()m(vw - U) COSB — @20Mmv (ﬁu: - ﬁ) sin 6 - mm? Sll’l(ﬁ) (411)
= |quom(vy — v)sin B + gaogmo (B — B) cos B + muy cos(3)

301 (Y — 1))

ergibt sich eine lineare Dynamik der einzelnen Ubertragungspfade zwischen
Fihrungs- und Ausgangsgrofie der Form:

dpo
= ——w 4.12
Yp S+ 0o p ( )
Mit der Wahl der Reglerparameter g,[s~'] muss ein Kompromiss zwischen
Schnelligkeit und Grole der Stellgrofien getroffen werden.

4.2.3 Alternative Entwurfsverfahren

In der Literatur finden sich alternative Entwurfsverfahren zur Regelung
der horizontalen Fahrdynamik. [Ore05] zeigt anhand einer leicht modi-
fizierten Systemdarstellung, dass die Folgeregelung flachheitsbasiert ent-
worfen werden kann. Hierzu wurde zunéchst anhand definierter Kriterien
nachgewiesen, dass das System im regelungstechnischen Sinne flach ist,
beziehungsweise einen flachen Ausgang besitzt. Der Regler wurde durch
eine proportionale Riickfithrung und einen Vorsteuerungsanteil ausgefiihrt.
In der Dissertation [Ore06] wird der Regler durch eine exakte Zustandsli-
nearisierung entworfen und fithrt auf vergleichbare Ergebnisse. Ralf Orend
begriindet die proportionale Riickfithrung und die bei Stérungen resultie-
rende bleibende Regelabweichung damit, dass der Fahrer fiir eine Kompen-
sation der bleibenden Regelabweichung sorgt. Auch [LF08] linearisiert den
Einfluss des Eingangs auf die Zustdnde und regelt das exakt linearisierte
System durch ein PI-Regelgesetz, mit dem Paramterungenauigkeiten wie
Masse- oder Tragheitsmomentenanderungen berticksichtigt werden kénnen.
Das Regelgesetz wird zusétzlich um eine Anti-Windup-Struktur erweitert,
um die StellgroBenbeschrankungen zu berticksichtigen. [BA06] 16st die Re-
gelungsaufgabe durch eine Begrenzung der Stellgréfen auf physikalisch
sinnvolle Werte mit einem Anti-Windup-Glied und fihrt jedes Element
des Ausgangsvektors separat zuriick. Das als Inverse Disturbance Observer
bezeichnete Regelverfahren zeichnet sich durch eine gute Regelgiite und
eine einfache Ausfilhrung aus.
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Optimale Zuordnung der Radmomente

Aus der Systemanalyse (Kapitel 3) ist bekannt, dass das betrachtete Sys-
tem unterbestimmt ist. In bestimmten Fahrsituationen kénnen durch un-
terschiedliche Kombinationen an Radmomenten dieselben fahrdynamischen
Zustinde erzeugt werden, wodurch Freiheitsgrade fiir die Bestimmung der
Radmomente entstehen. Diese Freiheitsgrade werden zur Erfillung der Re-
gelungsziele hinsichtlich minimaler Gesamtantriebsstrangverluste genutzt.
Das folgende Kapitel befasst sich mit der Losung dieses Optimierungspro-
blems.

5.1 Aligemeine Betrachtungen

Das primére Ziel der Optimal Control Allocation besteht in der Realisierung
der vom Fahrer gewiinschten ebenen Fahrzeugbewegung, indem der virtuel-
len StellgroBe v € R? die reale Stellgrofie u € R* geeignet zugeordnet wird.
Dabei sind die Beschrénkungen der Stellgréfien durch die maximal und
minimal moglichen Elektromotormomente @ bzw. u zu beriicksichtigen.
Die Abbildung G : u — v

v=G(u) (5.1)

beschreibt das zu lésende Problem und fiihrt angesichts der Dimensions-
unterschiede zwischen u und v auf ein unterbestimmtes Gleichungssystem,
das nicht immer eindeutig gelost werden kann, sondern entweder

e |[U| =0 die Menge an zulassigen Losungen keine Losung,
e |[U| =1 die Menge an zulédssigen Losungen genau eine Losung oder

e |U]| > 1 die Menge an zuldssigen Losungen mehrere Losungen
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enthélt. Falls die sich ergebende Menge an zuldssigen Losungen mehrere
Elemente enthélt [U] > 1, soll iiber die Definition einer sekundéren Ziel-
funktion die Losung mit den geringsten Verlusten gefunden werden. Die
Bestimmung der Losung fithrt auf ein klassisches Optimierungsproblem,
das wesentlich von der Wahl der Abbildungsfunktion beziehungsweise des
Modells und der Wahl der Optimierungsvariablen abhéangt. Aufgrund der
sich zur Laufzeit dndernden Stellgroflen und Beschrénkungen muss das
Optimierungsproblem online geldst werden.

In Kapitel 2 wurden anhand des nichtlinearen rdumlichen Zweispurmo-
dells die Zusammenhinge zwischen Motormoment und den am Schwer-
punkt wirkenden Kréften ausfithrlich dargestellt. Die Kréfte am Reifen
ergeben sich aus komplexen Vorgingen im Reifenlatsch und wirken in
Abhéangigkeit der Fahrzeuggeometrie unterschiedlich auf die Krafte und
Momente am Fahrzeugschwerpunkt ein. Das in Abschnitt 2.2.2 vorgestellte
Reifenmodell nach PACEJKA beschreibt die Vorgénge im Reifenlatsch zwar
sehr genau, ist jedoch fiir eine Online-Optimierung zu rechenintensiv. Aus
diesem Grund muss die Reifencharakteristik durch ein einfacheres Modell
angenéhert werden. In der Literatur wird héufig ein linearer Ansatz der
Form

v = Bu
cos(d) cos(d) 1 1
Tdyn Tdyn Tdyn Tdyn
B sin(0) sin(0) (5.2)
B = Tdyn Tdyn 0 0
Lysin(d) _ bycos(d) Iy sin(d) bycos(d) by by
Tdyn 27 dyn Tdyn 27 dyn 2rdyn  2Tdyn

gewéhlt, wobei die Querkraft, die durch die Reifen erzeugt wird, in der
Vektorfunktion des Systems berticksichtigt werden muss (vgl. [LF08] und
[CW1la]). Ein Nachteil dieser Beschreibung ist die fehlende Berticksichti-
gung kombinierter Kraftschlussbeanspruchung in Reifenléngs- und Reifen-
querrichtung. In Abschnitt 5.2 wird ein kennlinienbasiertes nichtlineares
Modell vorgestellt, das diesen Effekt berticksichtigt.

Neben der Abbildungsfunktion selbst ist die Wahl der Optimierungsvaria-
blen fiir die Zielfunktion entscheidend. Wéahlt man die ebenen Reifenkraf-
te Fjy, als Optimierungsvariablen fiir die Zielfunktion, so lésst sich die
Bestimmung der Radmomente in mehrere Teilaufgaben zerlegen. [And07]
zeigt, dass sich die Optimierungsaufgabe selbst auf ein lineares Problem
zuriickfithren lésst, wodurch die Komplexitiat dann haufig auf die Inversion
des Reifenmodells verlagert wird. Werden die Grenzen aller Aktoren auf die
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5.2 Modell zur Berechnung der globalen Kréfte und Momente

Reifenkrafte zuriickgerechnet, lasst sich das Gebiet an zulédssigen Losungen
leicht erkennen. Die Bestimmung der Begrenzungsfunktionen gestaltet sich
dann jedoch nicht trivial und [Kno08] zeigt, dass die Repréisentation der
Aktoren sowie die Beriicksichtigung ihrer Dynamik verloren gehen.

In dieser Arbeit werden die Radmomente u als Optimierungsvariablen
gewdhlt, da auf diese Weise die Inversion des Reifenmodells durch die
Optimierung erfolgt und statische sowie dynamische Grenzen der Aktoren
direkt an die Optimierung iitbergeben werden konnen, was wiederum die
Anschaulichkeit erhoht.

5.2 Modell zur Berechnung der
globalen Krafte und Momente

Nach [Bur93] kann das richtungsabhéngige Verhalten anisotroper Reifen
durch Ellipsen in der ersten Hauptlage angenahert werden. Mit dieser
vereinfachenden Annahme gelingt die Beriicksichtigung der kombinierten
Kraftschlussbeanspruchung in Reifenléngs- und Reifenquerrichtung ent-
sprechend der Krempelschen Reibungsellipsen (siehe Abb. 2.5). Die Langs-
kraft ldsst sich mit dem dynamischen Radhalbmesser rgy, unter Vernach-
lassigung des Radwiderstandsmoments M; g nach (2.11) mit der Beziehung

_ M; — Jiw; — M;p

Fix
Tdyn

(5.3)

annahern. Die Reifenquerkraft F;, ergibt sich aus der umgeformten Ellip-
sengleichung

F, 2 ( Fiy )2
S S I (S B (5.4)
(kx,z' (az) ME,Z) ky,z' (az) ,U/EJ

unter Berticksichtigung der Schwéchung durch die Reifenléngskraft F; zu:

2
Fiy=ky,i (o) J (NFi,z)Z - (k(sz)rd) (5.5)

Mit den Faktoren ky;, ky; wird die Ellipse entlang der X;- und Y;-Achse
gestreckt bzw. gestaucht. Beide Faktoren konnen iiber eine Ausgleichsrech-
nung an die Kennlinien der Magic Tyre Formula angepasst werden. Mit
dieser Anndherung des Reifenverhaltens kénnen die Radlastdnderungen,
die kombinierte Kraftschlussbeanspruchung in X;- und Y;-Richtung sowie
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0
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90
a [7]

Abb. 5.1: Verlauf der Parameter k;x und k;, in Abhéngigkeit des Schréglaufwinkels c;.

die Grenzen der durch den Reifen tibertragbaren Kréifte dargestellt werden.
Ein Vergleich des in der Optimierung eingesetzten Reifenmodells mit dem
Reifenmodell nach PACEJKA zeigt, dass die Abweichungen der Querkraft
bei hohen Langskraften und Schraglaufwinkeln zunehmen. Diese Ungenau-
igkeit wird zugunsten einer einfacheren Berechnung der Reifenkrifte in
Kauf genommen. Der Definitionsbereich der Ellipsen endet bei der maximal
bzw. minimal tbertragbaren Langskraft, d.h. mit diesem Reifenmodell
konnen keine Reifenkrafte im instabilen Bereich der p-x- bzw. p-a-Kurve
dargestellt werden. In diesem Bereichen konnen keine weiteren Kréfte auf-
gebaut werden, weshalb er von der Fahrzeugregelung nicht angestrebt wird.
Die horizontalen Reifenkrafte kénnen anschliefend im Vektor

T
Fi,xy = [Flﬁxa FLya FZ,X7 sy F4,y]
zusammengefasst werden.

Fir die Beschreibung der horizontalen Reifenkrifte im Aufbaukoordina-
tensystem Ky konnen die Beziehungen des ebenen Zweispurmodells aus
(B.14)

G (u) = MRF,,, (u) (5.6)

herangezogen werden.
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6 :
/\’/.‘T"‘ \ a=0.5°
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Abb. 5.2: Vergleich des PACEJKA-Reifenmodells (schwarz) mit dem in der Optimierung
eingesetzten Reifenmodell (grau) fir vier verschiedene Schriglaufwinkel.

5.3 Formulierung des Optimierungsproblems

In Abhéngigkeit der Optimierungsvariablen u wird im Folgenden die Ziel-
funktion hergeleitet. Dabei miissen die Stellgrofienbeschrankungen bertick-
sichtigt werden, die sich fir das betrachtete Fahrzeugkonzept insbesondere
aus der maximalen bzw. minimalen Batterieleistung und den maximalen
bzw. minimalen Stellgrenzen der Elektromotoren mit Umrichter ergeben.
Aus diesen Grenzen ergibt sich die Menge U € R* die den Raum zulissiger
Losungen représentiert.

5.3.1 Beschrankungen der Optimierungsvariablen

Beschrinkungen durch die Batterie Die maximal und minimal mégliche
Gesamtantriebsleistung ist durch die maximale Entlade- und Ladeleistung
der Batterie beschrankt. Die Summe der Stellgrofien w muss kleiner sein
als die maximal verfiigbare Batterieleistung abziiglich der Verluste in den
Elektromotoren mit Umrichtern.

4 —
Uatlpar < Y (ui - wi + Pypm (i, wi)) < UpatlBat (5.7)
-1

Beschrankungen durch die Elektromotoren Das maximale Antriebs- und
Rekuperationsmoment der Elektromotoren ist insbesondere abhéngig von
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der Spannungslage und der Motortemperatur. Bei der Momentenzuord-
nung durch die Optimierung miissen die oberen My und unteren Mo-
mentenschranken My der Elektromotoren beriicksichtigt werden.

My < u < Mgy (5.8)

Beschrankungen durch weitere Funktionen Der modulare Aufbau des Re-
gelungskonzepts sieht eine Schnittstelle fiir zusétzliche Funktionen wie bei-
spielsweise eine Radschlupfregelung vor. Auf diese Weise konnen durch zu-
satzliche Funktionen die Beschrankungen der Aktoren beeinflusst werden.

5.3.2 Herleitung der Zielfunktion

Ein gangiger und in der Literatur haufig verwendeter Ansatz zur Formu-
lierung eines Optimierungsproblems ist die Minimierung der euklidischen
Norm der Differenz zwischen Soll- und Istwert.

Inin W (G (u) — v
wB.v. Mpy<u<Mgy (5.9)

Mp <[1 1 1 1u< Mpy

Die Zielfunktion R* — R ordnet den Stellgréfen u eine MaBzahl zur
Bewertung der Losungsgiite zu. Dabei gehen durch die Quadrierung der
Differenz grofie Abweichungen starker in den Wert der Zielfunktion ein
als kleine Abweichungen. Der Funktionswert ist immer gréfier null. Der
Vektor G (u) beschreibt die ebenen globalen Krifte und das Moment,
die sich aus den Radmomenten ergeben. Um bestimmte Komponenten
in der Vektordifferenz zu priorisieren, wurde die Gewichtungsmatrix W,
eingefithrt. Das Ziel der Optimierung besteht nun darin, in einem iterativen
Prozess ausgehend von einem Startpunkt wy das Minimum der Funktion
(5.9) unter Berticksichtigung der Nebenbedingungen durch Variation des
Parameters u zu finden.

Aus der Analyse des Systems ist bereits bekannt, dass in bestimmten
Fahrsituationen die Momentenaufteilung durch die Vorgabe der virtuellen
Stellgrofle v unterbestimmt ist. In diesen Féallen kénnen die Freiheitsgrade
ausgenutzt werden, um weitere Regelungsziele zu erfillen. Als Zielsetzung
wurde die Reduktion der Antriebsstrangverluste formuliert.
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5.3 Formulierung des Optimierungsproblems

Die Zielfunktion kann daher um einen Term bestehend aus dem Gewich-
tungsfaktor £ und der beeinflussbaren Gesamtantriebsstrangverlustleistung
Py eq erweitert werden.

G(u)—v
min W, | (w1 — u2)® + (uz — w)*||| + EPy ped ()
ucR? 2 2
(ur — ug)” + (ug — ua) (5.10)

wB.v. Mpy<u<Mgy
Mp <111 1u<Mpy

Durch die zusétzlich eingefithrte Komponente (u; — us)? + (ug — uy)* wer-
den in Abhéngigkeit des Gewichtungsfaktors die Unterschiede zwischen
linker und rechter Fahrzeugseite bestraft. Dieser Term kann hoch gewichtet
werden, wenn beispielsweise bei Geradeausfahrt keine ungleichen Momente
zwischen linker und rechter Fahrzeugseite gewtinscht werden. Um die Moto-
ren bei Kurvenfahrt pro Fahrzeugseite zwischen Vorder- und Hinterachse
in gleicher Weise zu beanspruchen, wurde die Komponente (u; — U3)2 +
(us — u4)2 eingefiihrt. In Fahrsituationen mit hohen Giermomentenanfor-
derungen kann dieser Term stéarker gewichtet werden, um die Lasten gleich-
méafig auf die Motoren zu verteilen.

5.3.3 Analyse der Zielfunktion

Die Auswahl eines geeigneten numerischen Losungsverfahrens erfordert die
Analyse und Klassifizierung des Optimierungsproblems. Nachfolgend wird
das Optimierungsproblem (5.10) entsprechend der Kriterien aus [NWO06]
und [Kugl0] klassifiziert.

Global Das betrachtete Optimierungsproblem setzt sich aus zwei Termen
zusammen, um einerseits die fahrdynamische Abweichung und andererseits
die Verlustleistungen zu beschreiben. Die Untersuchungen von [Miilll]
haben gezeigt, dass in bestimmten Fahrsituationen in beiden Termen meh-
rere Minima auftreten konnen. Abbildung 5.3 zeigt eine Situation mit
sehr hohen Schriaglaufwinkeldifferenzen zwischen Vorder- und Hinterachse.
Hierbei konnen beispielsweise mehrere Minima auftreten. Die Berechnung
der Verlustleistung erfolgt auf Basis von Kennfeldern. In Abhéngigkeit die-
ser Kennfelder besteht ebenfalls die Moglichkeit der Entstehung mehrerer
Minima. Das betrachtete Optimierungsproblem ist somit global und nicht
konvex.
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x10° (Fua —v(1))?
[ A @)
10
E (My.. — v(3))]
= — G () ~»|’
4 2
0
1000
s [Nm] —1000

Abb. 5.3: Zielfunktion in Abhdngigkeit der Momente w13 = 1y = ug und ugy = us = uy
fur den fiktiven Fall F;, = [5,5,5,5] kN, a; = [—8,—-8,8,8]°, § = [2,2,0,0]°
und v = [ON, 12000N, ONm]. Es zeigt sich, dass im Fall stark unterschiedlicher
Schraglaufwinkel zwei Minima existieren.

Nichtlinear ~ Durch die detaillierte Berticksichtigung der Reifenkréfte in
G (u) héngt die Zielfunktion nichtlinear von den Optimierungsvariablen
u ab. Zusétzlich sind die beeinflussbaren Verlustleistungen durch die Be-
riicksichtigung der Rad- und Elektromotorverlustleistungen Py radrea und
Py pv nichtlinear von w abhéngig.

Kontinuierlich  Fiir die Optimierung diirfen alle Variablen aus R ver-
wendet werden. Die Definition der Reifenkréfte erfolgt iiber eine stetige
analytische Funktion und die betrachteten Kennfelder besitzen ausreichend
Stiitzstellen, um dem Optimierungsalgorithmus Informationen {iber das
Funktionsverhalten zu liefern. Unter diesen Voraussetzungen kann das Pro-
blem als kontinuierlich betrachtet werden.

Beschrankt Das Optimierungsproblem ist durch die maximal und mini-
mal moglichen Batterie- und Elektromotorleistungen beschrénkt. Die Be-
schrankungen bestehen einerseits aus Grenzen und andererseits aus einfa-
chen linearen Zusammenhéangen, welche in der Optimierung berticksichtigt
werden miissen.

Statisch  Im vorliegenden Problem sind die Optimierungsvariablen u im
euklidischen Raum R* definiert. Im Unterschied zur dynamischen Opti-
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mierung werden die zum aktuellen Zeitpunkt vorliegenden Eingangsgrofien
betrachtet, welche nicht von der Zeit abhéngig sind.

5.4 Numerische Losung des
Optimierungsproblems

Zur Losung nichtlinearer und nichtkonvexer Optimierungsprobleme mit
Beschrankungen bestehen in der Literatur bereits leistungsfihige nume-
rische Verfahren. In dieser Arbeit wird das Verfahren der Sequenziellen
Quadratischen Programmierung (SQP) eingesetzt, um das Optimierungs-
problem zu lésen. Dabei werden die Iterationsschritte durch das Loésen
quadratischer Unterprobleme bestimmt. In Abschnitt 5.3.3 konnte gezeigt
werden, dass das Optimierungsproblem mehrere Minima aufweist. Durch
eine geeignete Wahl der Startpunkte und Parameter der Gewichtungsma-
trix kann empirisch nachgewiesen werden, dass die global optimale Losung
gefunden wird.

Dieser Abschnitt verwendet die in der Literatur tibliche Terminologie zur
Bezeichnung der Grofen fiir die numerische Optimierung (vgl. [NWO06]).
Zur Unterscheidung von bereits verwendeten Formelzeichen wird nachfol-
gend auf die Fettschreibung fiir Vektoren und Matrizen verzichtet sowie
eine weitere Schriftart eingesetzt.

Den folgenden Betrachtungen liegt das nichtlineare Optimierungsproblem

min  f(x)
wB.ov. ¢(x)=0, i€& (5.11)

ci(x) >0, i€

zugrunde. Das Ziel besteht in der Minimierung der nichtlinearen Funkti-
on f unter Beriicksichtigung aller Optimierungsvariablen x aus R". Die
Gleichungs- und Ungleichungsbedingungen werden durch die glatten und
reellwertigen Funktionen ¢; (x) beschrieben. Im unbeschrankten Fall gilt
als notwendige Bedingung zweiter Ordnung fir eine optimale Losung einer
zweifach stetig differenzierbaren Funktion an der Stelle x* in der zulassigen
Menge X, dass

Vf(x) =0 (5.12)
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der Gradient der Funktion verschwinden und die Hesse-Matrix V£ (x*) > 0
positiv semidefinit sein muss. Eine hinreichende Bedingung fiir Optimalitét
zweiter Ordnung wird durch eine positiv definite Hesse-Matrix am Punkt

*

X
Vi >0 (5.13)

erfullt.

Im Falle der Optimierung mit Beschrankungen ist die notwendige Bedin-
gung (5.12) um die Beriicksichtigung der Beschrankungen zu erweitern.
Durch Einfithrung der Lagrange-Funktion

L(x,A)=f(x) - -e%iz Aici (x) (5.14)

konnen die Bedingungen von Karush-Kuhn-Tucker (KKT-Bedingungen)
nach [NWO06] definiert werden.

VoL (3 A) = V() — 2 AVe(x') =0
i€EUT
¢ (x)=0, firie &
¢ (x*) >0, firieZ (5.15)
A >0, firieZ
A (x)=0 firieUZ

Dabei ist x* ein lokales Minimum von (5.11), wenn die Gradienten der
aktiven Beschrinkungen linear unabhéngig sind, d. h. die LICQ! Bedingung
erfiillt ist. Durch die komplementére Bedingung A;¢; (x*) = 0 wird sicher-
gestellt, dass entweder die Beschrankung ¢; (x) aktiv oder der Lagrange-
Multiplikator A; = 0 ist.

5.4.1 Sequenzielle Quadratische Programmierung (SQP)

Mit SQP-Verfahren kénnen nichtlineare Probleme effizient gelost werden,
indem die Bestimmung der Iterationsschritte auf quadratische Unterpro-
bleme zuriickgefiihrt wird. Diese lassen sich dann mit den Methoden der
quadratischen Programmierung (QP) bearbeiten. Die Schrittweite kann
durch Line-Search-Algorithmen erfolgen.

Im Folgenden wird die grundlegende Idee der SQP erldutert. Fir eine de-
taillierte Beschreibung sei auf die einschligige Literatur wie beispielsweise

LICQ = Linear Independence Constraint Qualification
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[NWO06] oder [GKO02] verwiesen. Zu Beginn wird das Problem (5.11) durch
eine Minimierung der Lagrange-Funktion ersetzt. AnschlieBend erfolgt eine
quadratische Approximation der Lagrange-Funktion und eine lineare Ap-
proximation der Beschrankungen.

, 1
min F+ Vi + EpTV?aﬁkp

wB.v. Ve(u) +e(n)=0, €€ (5.16)
Ve () +ei(w) >0, i€l

Dieses quadratische Unterproblem zur Bestimmung der Richtung p kann
nun mit der QP gelost werden. Die Hesse-Matrix enthélt Ableitungen
zweiter Ordnung der Zielfunktion und ist in bestimmten Féallen aufwendig
zu bestimmen. Aus diesem Grund wird diese durch eine Quasi-Newton-
Approximation angenéhert. Hierzu stehen Verfahren wie beispielsweise BFGS
oder SR1 zur Verfiigung (siche [NWO06]). Mit der Losung des quadratischen
Problems kann der neue Iterationsschritt wie folgt bestimmt werden:

Xe+1 = X + Pk (5.17)

Die Schrittweite «y lésst sich durch Verwendung eines geeigneten Line-
Search-Verfahrens ermitteln.

Die Implementierung des Algorithmus erfolgt in drei Schritten:

e Bestimmen der Hesse-Matrix durch eine positiv definite
Quasi-Newton-Approximation

e Losen des quadratischen Problems
e Bestimmuen der Schrittweite durch Line-Search-Verfahren

In dieser Arbeit erfolgt die Optimierung durch den Algorithmus FMINCON
des Softwarepakets MATLAB& SIMULINK.

5.4.2 Strategie zur Bestimmung der globalen Losung

Die Analyse der Zielfunktion in Abschnitt 5.3.3 hat gezeigt, dass in be-
stimmten Fahrsituationen mehrere Minima existieren kénnen und dadurch
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beim Einsatz eines gradientenbasierten Suchverfahrens die Losung abhén-
gig von der Wahl des Startpunkts ist. Der Einsatz globaler Optimierungs-
verfahren ist aufgrund des hohen Rechenbedarfs zu aufwendig. Um si-
cherzustellen, dass bei jeder Optimierung das globale Minimum gefunden
wird, konnen die Losungen mehrerer Startpunkte iiberpriift werden. Ein
Startpunkt wird dabei immer so gewéhlt, dass er der Losung aus dem
vorangegangenen Optimierungsschritt entspricht. Aufgrund der Tatsache,
dass die Anderung der Stell- und Zustandsgréfien langsam im Vergleich
zu den Optimierungsintervallen verlduft, befindet sich die neue Losung
haufig in einer nahen Umgebung der Losung aus dem vorangegangenen
Rechenschritt. Die Wahl und Anzahl der weiteren Startpunkte, welche
notwendig sind um eine global optimale Losung zu erhalten, ist stark
abhéngig von den Gewichtungsparametern W, sowie den eingesetzten Ver-
lustleistungskennfeldern der Elektromotoren.

Die notwendige Anzahl und Position zusétzlicher Startpunkte kann un-
ter Kenntnis der Gewichtungsmatrix und Verlustleistungskennfelder durch
empirische Untersuchungen bestimmt werden. Fiir das in Kapitel 6 unter-
suchte Fahrzeug war aufgrund der glatten Verlustleistungskennfelder sowie
der spezifischen Gewichtungsmatrix neben der letzten Losung lediglich
der Punkt wiyy = [0,0,0,0] als weiterer zu untersuchender Startpunkt
noétig, um in allen untersuchten Fahrmandvern das globale Optimum zu
finden. [Miil11] zeigte durch systematische Untersuchungen, dass durch eine
geeignete Wahl und Umschaltung der Gewichtungsparameter das Auftreten
mehrerer Minima ausgeschlossen werden kann. Hierbei wurde zwischen
fahrdynamisch und energetisch optimaler Momentenverteilung umgeschal-
tet. Die Umschaltung kann beispielsweise in Abhéngigkeit der Querbe-
schleunigung oder des Lenkradwinkels erfolgen.
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Die Untersuchung des Regelungskonzepts erfolgt anhand definierter Test-
verfahren in der Rechnersimulation. Zur Bewertung der Fahrdynamik wer-
den objektive Kenngrifien fir stationdre und instationdre Querdynamik-
Fahrmandver mit und ohne Fahrereinfluss betrachtet. Wenngleich das sub-
jektive Fahrgefihl nur unzureichend durch objektive Kenngriofsen beschrie-
ben werden kann, so gibt es doch in der Literatur enge Zusammenhdnge
zwischen subjektiven Fahrurteilen und objektiven Kenngréfien, auf deren
Grundlage eine Bewertung sinnvoll erscheint. Der Energieverbrauch wird
anhand normierter Ldingsdynamik-Fahrzyklen bewertet, die ein mdglichst
realititsnahes Belastungsprofil reproduzieren. Abschlieffend erfolgt eine Be-
wertung des Fahrverhaltens und des Energieverbrauchs bei kombinierter
Lings- und Querdynamik anhand eines Rundkurses. Dabei werden alle
Manover und Fahrzyklen mit dem gleichen Fahrzeug und denselben Reg-
lereinstellungen durchgefihrt.

6.1 Querdynamikmanodver

Zur Bewertung des Fahrverhaltens und fir den Vergleich von Fahrzeu-
gen untereinander wurden standardisierte Testverfahren mit objektiven
Bewertungskriterien entwickelt und normiert. Anhand ausgewéahlter Test-
verfahren soll in dieser Arbeit der Einfluss des Regelungskonzepts auf das
Fahrverhalten bewertet werden. Das betrachtete Fahrzeugkonzept bietet
das Potenzial, die horizontale Fahrdynamik durch geeignete Wahl der Rad-
momente zu beeinflussen. Die Bewertung erfolgt einerseits fiir das sta-
tiondre Fahrverhalten, das durch die stationdre Kreisfahrt erfasst wird,
und andererseits fiir das instationdre Fahrverhalten, das anhand der Fahr-
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manover Lenkwinkelsprung, Doppelspurwechsel sowie der Fahrsituation
Beschleunigung aus stationdrer Kurvenfahrt erfolgt.

Bei den durchgefithrten Fahrmandvern ist prinzipiell zwischen open-loop-
und closed- loop-Mandévern zu unterscheiden. Der Lenkradwinkel wird bei
open-loop-Fahrmandvern, wie beispielsweise dem Lenkwinkelsprung, iiber
der Zeit vorgegeben, wodurch der Fahrereinfluss ausgeschlossen werden
kann. Bei closed-loop-Fahrmandvern wird hingegen der Regelkreis Fahrer-
Fahrzeug geschlossen und der Fahrer nimmt Einfluss auf die Fahrzeugbe-
wegung. In dieser Arbeit wird der Fahrer bei closed-loop-Mandvern, wie
beispielsweise dem Doppelspurwechel, durch eine offline-optimierte Lenk-
winkelvorgabe ersetzt.

In den Simulationsuntersuchungen werden die Ergebnisse des geregelten
Fahrzeugs einem ungeregelten Fahrzeug mit fester Momentenverteilung
gegeniibergestellt. Dabei wird im ungeregelten Fall das vom Fahrer ge-
wiinschte Gesamtantriebsmoment zu gleichen Teilen auf die Motoren ver-
teilt. Diese Variante wird in den Abbildungen durch AWD gekennzeichnet,
da sie einem Allradantrieb mit einer 50:50-Verteilung entspricht. Das durch
die VDC und die OCA geregelte Fahrzeug wird in den Abbildung mit OCA
gekennzeichnet.

6.1.1 Stationare Kreisfahrt

Die stationire Kreisfahrt nach DIN ISO 4138 ist eine der Altesten Test-
verfahren zur Bewertung des stationdren Fahrverhaltens. Sie liefert ne-
ben dem Verlauf mehrerer fahrdynamischer Kenngroflen tiber der Quer-
beschleunigung die Kennwerte maximale Querbeschleunigung, Eigenlenk-
und Schwimmwinkelgradient. Zur Analyse und Berechnung der Kennwerte
im linearen Bereich der Seitenkraftkennlinien (bis ca. 0,4 g) werden die
Beziehungen aus dem Einspurmodell verwendet.

Das Fahrzeug dreht sich bei der stationdren Kreisfahrt mit unterschied-
lich konstanten Geschwindigkeiten um einen Kreismittelpunkt. Fir die
Schwimmwinkelgeschwindigkeit 4 und die Gierwinkelbeschleunigung ¢ gilt
bei konstanter Geschwindigkeit

=0 und ¢ =0, (6.1)
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Abb. 6.1: Kenngréfien beim Fahrmanéver stationdre Kreisfahrt nach DIN ISO 4138 mit
Radius p = 40 m.

wordurch der Schwenkradius p,, in den Kriimmungsradius p ibergeht.

p(B._lG) G
v+p W

Die fiir die Kreisfahrt wichtige KenngréBe Zentripetalbeschleunigung v?/p
héngt mit der Querbeschleunigung ay iiber den Schwimmwinkel 8 zusam-
men und geht fir kleine Schwimmwinkel in die Querbeschleunigung ay
iber.

Pp (6.2)

v
p cosB 7 (6.3)
——

Durchfiihrung

Das Fahrzeug wird auf einer Kreisbahn mit konstantem Radius p = 40 m
bewegt. Die Daten werden im stationdren Zustand, d. h. bei fixierter Lenk-
rad- und Fahrpedalstellung ermittelt. Die Geschwindigkeit wird stufenweise
in Querbeschleunigungsschritten von 0,5 m/s? oder sehr langsam kontinu-
ierlich bis in den Grenzbereich erhéht [Zom91].

Bei diesem closed-loop-Manéver wird die Regelaufgabe des Fahrers von

einem Kreisregler tibernommen, der das Fahrzeug innerhalb der vorge-
schriebenen 0,3 m Abweichung auf der Kreisbahn hélt.
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Bewertungskriterien

Als Bewertungskriterien dienen bei der stationdren Kreisfahrt die Kenn-
grofien

e Figenlenkgradient EG
e Schwimmwinkelgradient SG
e Maximale Querbeschleunigung ay max
die aus den aufgenommenen Simulationsdaten bestimmt werden kénnen.

Bei einer Kreisfahrt mit konstantem Radius und steigender Geschwindig-
keit muss der Fahrer den Lenkradwinkel nicht nur in Abhéangigkeit des
Kurvenradius, sondern auch in Abhéngigkeit der Querbeschleunigung wah-
len. Grund dafiir sind die in der Regel unterschiedlichen Schréiglaufwinkel
an Vorder- und Hinterachse des Fahrzeugs. Die Differenz der Schréglauf-
winkel ist von den Reifen- und Fahrzeugparametern abhéngig und wird
von OLLEY (1936) direkt zur Bewertung des Eigenlenkverhaltens heran-
gezogen [HEQT7]. Der Fahrer hat jedoch keine Vorstellung iiber die aktuell
vorliegenden Schriglaufwinkel. Diese sind messtechnisch nur schwer zu er-
fassen, weshalb in der DIN 70000 die Differenz zwischen der differenziellen
Anderung des Lenkwinkels zur Querbeschleunigung und des Ackermann-
Querbesschleunigungs-Gradienten zur Bewertung des Eigenlenkverhaltens
genutzt wird. Dabei entspricht der Ackemannlenkwinkel 5 dem Lenkwin-
kel bei kinematisch richtigem Abrollen [Zom91].

L i dby
T day  day

EG (6.4)

Wird der lineare Querdynamikbereich (giiltig bis 0,4 g) betrachtet, so
vereinfacht sich der Eigenlenkgradient zu [Zom91]:

1 6y 6
EG=—.1_2A (6.5)

L ay  ay
Nach Umformen ergibt sich:

5H = 7;L5A + iL - EG - Gy (66)
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Aus den kinematischen Betrachtungen des linearen Einspurmodells und
der Umrechnung des Lenkradwinkels in den Radlenkwinkel 6 = oy / i,
ergibt sich folgender linearer Zusammenhang fiir den Radlenkwinkel:

! (Cﬂt-hlh — Cq vlv) v
)= — ATehrh  mesvev) 7
14 o lca.vca,h 14 (67)
-
o EG

Mithilfe des Eigenlenkgradienten EG kann so das Eigenlenkverhalten des
Fahrzeugs bei stationdrer Kreisfahrt auf konstantem Radius beschrieben
werden.

e EG > 0: untersteuerndes Verhalten, wenn der Lenkwinkel bei stei-
gender Zentripetalbeschleunigung erhoht werden muss, um die Kreis-
bahn zu halten.

o EG = 0: neutrales Verhalten, wenn der Lenkwinkel unabhingig von
der Zentripetalbeschleunigung konstant gehalten werden kann.

e EG < 0: dbersteuerndes Verhalten, wenn der Lenkwinkel bei stei-
gender Zentripetalbeschleunigung verringert werden muss, um die
Kreisbahn zu halten.

Ein Fahrzeug wird grundsatzlich untersteuernd ausgelegt, da der Normal-
fahrer im Grenzbereich eher dazu neigt, den Lenkwinkel zu erhdhen als bei
einem tbersteuernden Fahrzeug Lenkwinkel abzubauen, um das Fahrzeug
auf der Kreisbahn zu halten. Uberméfliges Untersteuern kann jedoch wie
in Abschnitt 3.1.3 beschrieben durch eine geeignete Regelung der Rad-
momente vermieden werden, indem ein zusitzliches Giermoment durch
die Einzelradantriebe aufgebaut wird. Das Potenzial zur Verringerung des
Untersteuerns wird in den nachfolgenden Simulationsuntersuchungen be-
wertet.

In der Literatur wird dem Schwimmwinkel § eine fiir das subjektive Emp-
finden wichtige Bedeutung zugeschrieben. Haufig wird fiir ein positives
Fahrverhalten ein moglichst kleiner Schwimmwinkel gefordert. Zur Bestim-
mung des Schwimmwinkelaufbaus in Abhangigkeit der Querbeschleunigung
wird der Schwimmwinkelgradient SG eingesetzt. Fiir die lineare Theorie
lasst sich der Schwimmwinkelgradient mit den Groien des Einspurmodells
bei stationdrer Kreisfahrt wie folgt bestimmen:

L ml, v?
PSR el (638)

——
SG
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Aus Griinden des subjektiven Fahrempfindens sollte der Absolutwert des
SG moglichst klein sein und tiber der Querbeschleunigung moglichst kon-
stant verlaufen [MW14].

Theoretisch ergibt sich die maximale Querbeschleunigung aus der Summe
der Achsseitenkréfte bezogen auf die Fahrzeugmasse. Wird von einer ideal
gleichen Kraftschlussausnutzung von Vorder- und Hinterachse und kleinen
Winkeln ausgegangen, so kann unter Vernachldssigung aerodynamischer
Auf- und Abtriebskrifte die maximale theoretische Querbeschleunigung
@y max theor 1N Abhéngigkeit des seitlichen Kraftschlussbeiwerts y, nach

Gy max,theor — My * g (69)

bestimmt werden. Mit {iblichen Reifen kann so auf trockener Strafle je nach
Geschwindigkeit eine Querbeschleunigung von 1,1...1,0 g erreicht werden.
Die maximale Querbeschleunigung wird jedoch hdufig dann erreicht, wenn
der Fahrer das Fahrzeug nicht mehr auf der Kreisbahn halten kann. Bei
einem untersteuernden Fahrzeug wird zuerst die Kraftschlussgrenze an der
Vorderachse des Fahrzeugs erreicht, worauf das Fahrzeug die Kreisbahn
stabil {iber die Vorderachse in Richtung eines grofleren Radius verlésst.
Die Wahl der Radmomente beeinflusst die Reibbeiwertausnutzung und
somit die maximale Querbeschleunigung. Eine hohe maximale Querbe-
schleunigung erweitert den fahrdynamischen Grenzbereich und steigert die
Fahrsicherheit sowie die Agilitét.

Untersuchung in der Simulation

In Abbildung 6.2 wird der Verlauf des Lenkradwinkels und des Schwimm-
winkels tiber der Querbeschleunigung fiir die stationédre Kreisfahrt dar-
gestellt. Fur das Allradfahrzeug AWD ergibt sich durch die Gleichvertei-
lung des Gesamtantriebsmoments auf die vier Rader ein iblicher Verlauf
des Lenkradwinkels. Bis zum linearen Bereich ist ein um den Eigenlenk-
gradienten EG gleichbleibender Anstieg des Lenkradwinkels zu erkennen.
Wird die Geschwindigkeit weiter erhoht, so miissen die gréfleren Fliehkraf-
te durch groflere Reifenseitenkréfte abgestiitzt werden. Der Fahrer muss
infolgedessen stirker einlenken, um die Schriglaufwinkel und damit die
Seitenkréfte weiter zu erhhen. Sobald bei einem untersteuernden Fahrzeug
die Kraftschlussgrenze an der Vorderachse erreicht wird, kann der Fahrer
das Fahrzeug trotz Steigerung des Lenkradwinkels nicht mehr auf der
Kreisbahn halten und erreicht somit die maximale Querbeschleunigung.
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Der Schwimmwinkel ist bei niedriger Querbeschleunigung nach den kine-
matischen Beziehungen des linearen Einspurmodells per Definition (6.8)
positiv. Mit zunehmendem Hinterachs-Schriaglaufwinkel wird der Schwimm-
winkel kleiner und erreicht seinen Nulldurchgang, wenn die Fahrzeugléngs-
achse der Bahntangente entspricht.
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Abb. 6.2: Lenkradwinkel- ég und Schwimmwinkelverlauf g bei stationédrer Kreisfahrt in
Abhéngigkeit der Fahrzeugquerbeschleunigung a,.

Fir das geregelte Fahrzeug OCA wurde ein neutrales Eigenlenkverhalten
und dadurch agiles Fahrverhalten angestrebt. Es zeigt sich, dass der querbe-
schleunigungsabhéngige Anteil des Lenkradwinkels bis in den Grenzbereich
hinein stark vermindert wurde, d.h. der Gradient dd/da, konnte durch
das zusétzliche Giermoment stark reduziert und damit die Agilitdt des
Fahrzeugs erh6ht werden. Aus Abbildung 6.3 wird ersichtlich, wie durch
negative Momente an den kurveninneren Rédern und positiven Momenten
an den kurvendufleren Radern das Giermoment um die Fahrzeughochach-
se erzeugt wird. Im Vergleich zu der AWD-Variante wird an den Reifen
mehr Langsschlupf erzeugt, weshalb das Kraftschlussmaximum frither er-
reicht wird. Hieraus resultiert eine geringere maximale Querbeschleuni-
gung. Der Schwimmwinkel nimmt iiber der Querbeschleunigung im Ver-
gleich zur AWD-Variante leicht zu.

Die dargestellten Ergebnisse sind vor dem Hintergrund der Fahrbarkeit
zu Uberpriifen. Anhand praktischer Fahrversuche kénnen tiber die Sub-
jektivurteile der Probanden geeignete Reglerparameter gefunden bzw. ein
Kompromiss zwischen Agilitiat und Fahrkomfort erzielt werden. Es ist anzu-
merken, dass je nach Parametrisierung des Reglers unterschiedliche Ziele
verfolgt werden konnen. So ist theoretisch auch die Steigerung der ma-
ximalen Querbeschleunigung moglich, indem durch eine Verlagerung der
Antriebsmomente auf die kurvendufleren Réder die Kraftschlussausnutzung
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Tab. 6.1: Bewertungsgrofien bei stationdrer Kreisfahrt fir die gewéhlten Reglerparame-
ter. Die Angaben EG und SG sind fiir den linearen Querdynamikbereich giiltig.

EG ]  SG[*¥]  ayuu [4]

AWD 0,25 0,29 9.2
OCA 0,02 0,4 8.4
A in Prozent -96% +37% -8,6%

maximiert wird. Die Untersuchungen von [Ore05] und [Mei08] haben jedoch
gezeigt, dass durch die kraftschlussausnutzungsoptimierte Verteilung der
Antriebsmomente keine groflen Steigerungen in der maximalen Querbe-

schleunigung zu erzielen sind.
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Abb. 6.3: Radmomente M; in Abhéngigkeit der Fahrzeugquerbeschleunigung a.

6.1.2 Lenkwinkelsprung

Der Lenkwinkelsprung nach DIN ISO 7401 wird zur Bewertung des insta-
tionaren und stationdren Fahrverhaltens eingesetzt. In der Realitat kann
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jedoch keine Sprungfunktion realisiert werden, weshalb das Lenkrad ent-
sprechend einer Rampenfunktion betétigt wird. Aus diesem Testverfahren
konnen wichtige Parameter und Kenngréfen zur Beschreibung der Fahr-
zeugreaktion und Systemdynamik gewonnen werden [Zom91]. Es wird als
open-loop-Manéver fiir verschiedene Geschwindigkeiten durchgefiihrt.

Durchfiihrung

Beim Lenkwinkelsprung wird das Fahrzeug bei konstanter Geschwindig-
keit aus der Geradeausfahrt durch eine rampenformige Lenkwinkeleinga-
be auf eine stationdre Kreisfahrt gebracht. Das Manover wird bei einer
Testgeschwindigkeit von 80 km/h und weiteren Geschwindigkeiten im Ab-
stand von 20 km/h-Schritten durchgefiihrt. Die Lenkgeschwindigkeit soll
zwischen 200 und 500 °/s liegen. Der einzustellende Lenkwinkel wird im
Vorhinein ermittelt, um die gewiinschte Querbeschleunigung von 4 m/s?
zu erreichen. Das Mandver wird fiir verschiedene Geschwindigkeiten wie-
derholt.

Bewertungskriterien

Die Bewertung der aufgezeichneten Gréfen erfolgt im Zeitbereich. Aus den
Zeitfunktionen werden folgende Werte ermittelt:

o Response-Time der Querbeschleunigung Tgay

e Response-Time der Giergeschwindigkeit Ty

o Peak-Response-Time der Querbeschleunigung Tyymax
e Peak-Response-Time der Giergeschwindigkeit T, .
e Uberschwingweite der Querbeschleunigung Ul

o Uberschwingweite der Giergeschwindigkeit U,

e Gierverstiarkung iiber der Geschwindigkeit

o TB-Faktor

Zur Bestimmung der Kennwerte Response-Time und Peak-Response-Time
wird eine Variable ¢y eingefithrt. Diese markiert den Zeitpunkt, sobald der
Lenkradwinkel 50 % seines Endwerts erreicht hat. Die Response-Time oder
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Ansprechzeit ergibt sich aus der Zeitdifferenz zwischen dem Zeitpunkt ¢y
und 90 % des Stationdrwerts der Querbeschleunigung oder Giergeschwin-
digkeit. Die Peak-Response-Time kennzeichnet die Zeitspanne zwischen ¢
und dem Erreichen des ersten Maximums der Querbeschleunigung oder
der Giergeschwindigkeit (siche Abbildung 6.4). Probandenuntersuchungen
haben gezeigt, dass eine kleine (Peak-)Response-Time vom Fahrer als gut
empfunden, d.h. ein moglichst direktes Ansprechverhalten des Fahrzeugs
bevorzugt wird [MW14] [Sta97].

Die Uberschwingweiten errechnen sich aus dem Maximalwert bezogen auf
den Stationdrwert der Querbeschleunigung und der Giergeschwindigkeit.
Zu dem subjektiven Fahrgefiihl in Abhéngigkeit der Uberschwingweite sind
nach [MW14] widerspriichliche Aussagen bekannt. Bei der Parametrisie-
rung des Reglers wird ein leichtes Uberschwingen angestrebt.

Die Gierverstédrkung ermittelt sich aus der stationdren Giergeschwindigkeit
bezogen auf den Lenkradwinkel. Sie kennzeichnet die Reaktion des Fahr-
zeugs auf die Lenkradwinkeleingabe des Fahrers. Um ein agileres Fahrver-
halten zu erzielen, ist eine Erh6hung der Gierverstarkung erforderlich. In
dieser Arbeit wird eine erhohte Gierverstidrkung bis in den mittleren Ge-
schwindigkeitsbereich angestrebt. Bei hohen Geschwindigkeiten wird keine
zusitzliche Gierverstarkung aufgebracht, um die Lenkempfindlichkeit zu
reduzieren.

Ein weiteres Bewertungskriterium ist der T'B-Faktor, der als Produkt aus
der Zeit T max und dem stationdren Schwimmwinkel Sga bei v = 80 km /h

und ay = 4 m/s? ermittelt wird.

TB = Ttvmax : ﬁstat (610)

Nach [Zom91] kommt ein Normalfahrer um so besser mit dem Fahrzeug
auf kurvenreichen Strecken zurecht, desto niedriger der Wert ist.

Untersuchung in der Simulation

Die Bewegungsgroffien des Lenkwinkelsprungs bei einer Geschwindigkeit
von 80 km/h sind in Abbildung 6.5 fiir das AWD- und OCA-Fahrzeug
dargestellt. Fiir das AWD-Fahrzeug zeigt sich, dass die Querbeschleunigung
und die Giergeschwindigkeit leicht tiberschwingen und ein Lenkradwinkel
von dy = 38° bendtigt wird, um die geforderte Querbeschleunigung von
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Abb. 6.4: Bewertungskriterien fiir Lenkwinkelsprung nach DIN ISO 7401. Bewertung der
Response-Time der Querbeschleunigung Tr,y und Giergeschwindigkeit Try
sowie der Peak-Response-Time der Querbeschleunigung T,ymax und Gierge-
schwindigkeit 7T} und der Uberschwingweiten der Giergeschwindigkeit Uy

pmax
und Querbeschleunigung U,y

4 m/s® zu erreichen. Aus Abbildung 6.6 ist zu entnehmen, dass die An-
triebsmomente gleichverteilt sind und von der Geschwindigkeitsregelung
wahrend des Lenkwinkelsprungs leicht erhoht werden, um die zu den Fahr-
widerstédnden zusétzlich wirkenden Kurvenwidersténde zu kompensieren.

Fir das geregelte OCA-Fahrzeug ist der reduzierte Lenkradwinkel deutlich
zu erkennen. Der Lenkradwinkel ldsst sich durch das zusétzlich aufge-
brachte Giermoment in dieser Situation um Adyg = 10° verringern. Fiir
den Fahrer ergibt sich auf diese Weise eine deutlich stérkere Reaktion des
Fahrzeugs bei gleichem Lenkaufwand. Unterstiitzt wird die starke Fahr-
zeugreaktion durch ein direkteres Ansprechverhalten, indem die (Peak-)
Response-Time der Giergeschwindigkeit verringert wird. Insgesamt fithren
diese Verdanderungen fiir den Fahrer zu einem agileren Fahrverhalten. Die

85



Kapitel 6 Simulation und Bewertung

60

(S

AWD
OCA

40

m

oW e

Y Ls2

o [°]
ay [

8 9 10 11 12 8 9 10 11 12
15 2
10 1
o =
3 Q.
= 5 0 — A
0 -1
8 9 10 11 12 8 9 10 11 12
t ]3] ts

Abb. 6.5: Zeitlicher Verlauf des Lenkradwinkels dy und der BewegungsgréBen Querbe-
schleunigung ay, Gierrate 1) und Schwimmwinkel 8 beim Lenkwinkelsprung
nach DIN ISO 7401 bei v = 80 km/h.

Uberschwingweite bei der Querbeschleunigung und der Gierrate wurde hin-
gegen reduziert. Durch das zusétzliche Giermoment wird der Schwimmwin-
kel im Vergleich zum AWD-Fahrzeug leicht erhéht, was sich im TB-Wert
niederschldgt. Bei Betrachtung der Radmomente in Abbildung 6.6 zeigt
sich deutlich, wie durch das erste Momentenmaximum die Ansprechzeit
reduziert und durch die stationdren Differenzmomente an der Vorder- und
Hinterachse ein konstantes zusétzliches Giermoment eingestellt wird. Die
Auswirkungen der Radmomentenschwingungen auf den Fahrzeugkomfort
konnen auf Basis dieser Simulation nur unzureichend beurteilt werden.

Werden die Lenkwinkelspriinge fiir verschiedene Geschwindigkeiten durch-
gefiihrt, so lasst sich die Gierverstarkung iiber den gesamten Geschwindig-
keitsbereich ermitteln. In Abbildung 6.7 ist die héhere Gierverstarkung des
geregelten Fahrzeugs deutlich zu erkennen. Die Reglerparameter wurden
so gewéhlt, dass die Fahrzeugreaktion im mittleren Geschwindigkeitsbe-
reich wesentlich stirker ausfallt als beim AWD-Fahrzeug. Fur hohere Ge-
schwindigkeiten wird das Giermoment reduziert bis bei ca. 140 km/h das
Standardfahrverhalten erreicht wird. Auf diese Weise kann sichergestellt
werden, dass das Fahrzeug bei hohen Geschwindigkeiten gutmiitig reagiert
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Abb. 6.6: Zeitlicher Verlauf der Radmomente M; beim Lenkwinkelsprung nach DIN ISO
7401 bei v = 80 km/h.

und nicht zu stark auf geringe, eventuell ungewollte Lenkradwinkelédnde-
rungen reagiert.

In Abbildung 6.8 sind die Ansprechzeit und Peak-Response-Time der Gier-
geschwindigkeit und Querbeschleunigung tiber der Geschwindigkeit dar-
gestellt. Es zeigt sich, dass die Ansprechzeiten des geregelten Fahrzeugs
durchweg reduziert werden konnten. Zu den Peak-Response-Zeiten der
Querbeschleunigung sei angemerkt, dass diese fiir gewisse Geschwindig-
keiten nicht ermittelt werden konnten, da hier kein ausgepragtes Querbe-
schleunigungsmaximum existiert. Dieser Fall ist auch im Querbeschleuni-
gungsverlauf der Abbildung 6.5 bei 80 km/h ersichtlich.

Aufgrund des héheren stationdren Schwimmwinkels erhoht sich der TB-
Wert um 27 %. Diese Parametrisierung des Reglers stellt dar, was mit
dem betrachteten Fahrzeug und den eingesetzten Aktoren moglich wére.
Erst in praktischen Fahrversuchen kann eine hinreichende Bewertung des
erzeugten Fahrverhaltens erfolgen.
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Abb. 6.7: Gierverstiarkung in Abhéngigkeit der Geschwindigkeit.

6.1.3 Doppelter Fahrspurwechsel

Als instationéres closed-loop-Fahrmanover gehort der Doppelspurwechsel
nach DIN ISO 3888-1, wie die Kreisfahrt bei den stationdren Mand6vern,
zu den altesten Testverfahren [Zom91]. Bei diesem Testverfahren wird eine
verkehrsbezogene Situation simuliert. Der Fahrer wird aus der Gerade-
ausfahrt gezwungen, einen Spurwechsel auf die linke Fahrspur und wieder
zurlick durchzufithren. Dabei wird in der Rechnersimulation der Fahrer
durch einen offline-optimierten Lenkradwinkelverlauf ersetzt. Der zuldssige
Korridor, auch Wedelgasse genannt, wird dabei durch begrenzende Weg-
punkte vorgegeben. Mit diesem realitdtsnahen Manover soll vor allem die
Reduktion des Lenkaufwands bewertet werden.

Durchfithrung

Das Fahrzeug mit der Breite B muss beim doppelten Spurwechsel durch die
Wedelgasse bewegt werden, ohne die Begrenzungspunkte zu bertihren. In
Abbildung 6.9 ist die 110 m lange Messstrecke dargestellt. Die Gassenbreite
wird abhéngig von der Fahrzeugbreite gewdhlt und wird mit zunehmen-
der Strecke breiter. Der Spurversatz zwischen den Pylonengassen betrigt
3,5 m.
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6.8: (Peak-)Response-Time der Giergeschwindigkeit und Querbeschleunigung des
Lenkwinkelsprungs tiber der Geschwindigkeit.
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Abb. 6.9: Abmessungen der Wedelstrecke des doppelten Fahrspurwechsels nach DIN ISO
3888-1 in Meter.
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Bewertungskriterien

Normalerweise wird die Durchfahrtzeit als Bewertungskriterium herange-
zogen. In dieser Untersuchung wurde jedoch kein validiertes Fahrermodell
verwendet, weshalb die Bewertung der Durchfahrtzeit als ungeeignet er-
scheint. Bewertet werden bei diesem Fahrmanover folgende Kenngrofen:

e Lenkradwinkelbedarf LWB
o Zeitlicher Verlauf der Querbeschleunigung ay
o Zeitlicher Verlauf des Schwimmwinkels /3

Der Lenkaufwand wird aus dem Integral des Lenkradwinkelbetrags
LWB = [ [d|dt (6.11)

ermittelt und kann, da die gleiche Offline-Optimierung zum Einsatz kommt,
als Bewertungsgrofe eingesetzt werden. Er kennzeichnet den vom Fahrer
zum Durchfahren der Wedelgasse aufzubringenden Lenkaufwand. Ein ge-
ringerer LWB wird in dieser Situation als vorteilhaft betrachtet, da im
Handlingbereich eine starke Fahrzeugreaktion pro Lenkradwinkelaufwand
als agil betrachtet wird.

Untersuchung in der Simulation

Die Simulationsergebnisse des Doppelspurwechsels bei 80 km/h sind in
Abbildung 6.10 dargestellt. Der Vergleich des Lenkradwinkels zwischen der
AWD- und OCA-Variante zeigt, dass bei dem geregelten OCA-Fahrzeug
ein wesentlich geringerer Lenkradwinkel zum Durchfahren der Wedelgas-
se notwendig ist. Der Lenkwinkelbedarf konnte durch das aktiv erzeugte
Giermoment um ALWB = 25 % reduziert werden. Wie in den bereits
gezeigten Fahrmanovern steigt der Schwimmwinkel durch das zusatzliche
Giermoment an. In Abbildung 6.10 unten rechts ist das Differenzmoment
der Vorderachse und Hinterachse des geregelten OCA-Fahrzeugs darge-
stellt.

Die zeitlichen Verlaufe der Radmomente in Abbildung 6.11 zeigen, dass
durch die gewéhlten Reglerparameter das Differenzmoment grofitenteils an
der Vorderachse erzeugt wird. Grund hierfiir ist die Beriicksichtigung des
Energieverbrauchs im Giitefunktional. Die Elektromotorverlustleistungen
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Abb. 6.10: Lenkradwinkel g und BewegungsgroBfen beim Doppelspurwechsel mit

v =280 km/h. AM;s und AMj, stellt die Differenzmomente des OCA-
Fahrzeugs an der Vorderachse (schwarz) und Hinterachse (grau gestrichelt)

dar.
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Abb. 6.11: Radmomente M; beim Doppelspurwechsel mit v = 80 km/h der OCA- und
AWD-Variante.
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Abb. 6.12: Trajektorie des AWD- und OCA-Fahrzeugs beim Doppelspurwechsel-
Mangver. Die Pylonen sind als schwarze Punkte dargestellt. Die AWD-

Variante ist fiir verschiedene Zeitpunkte eingezeichnet.
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sind am geringsten, wenn die Antriebsmomente iiber eine Achse gestellt
werden. Sobald mehr Differenzmoment gefordert wird, als an einer Achse
erzeugt werden kann, wird die Hinterachse mit eingesetzt.

Tab. 6.2: Vergleich des Lenkradwinkelintegrals, der maximalen Querbeschleunigung und
des maximalen Schwimmwinkels der Varianten AWD und OCA fiur das
Fahrmanover Doppelspurwechsel.

LWB [os] Ay max [%21] ﬁmax [o]

AWD 160.9 6.9 16
OCA 120,7 6,1 1,9
A in Prozent -25% -11,6% +18,75%

6.1.4 Beschleunigung aus stationarer Kreisfahrt

Wie in Abschnitt 3.2.1 beschrieben, kann durch die aktive Erzeugung eines
Giermoments die Untersteuertendenz beim Beschleunigen in Kurvenfahrt
reduziert werden. Zur Bewertung des Fahrverhaltens wird das closed-loop-
Fahrmanover Beschleunigung aus stationdrer Kurvenfahrt simuliert.

Durchfiihrung

Das Fahrmanoéver wird zur Bewertung der Fahrzeugreaktion bei Kurven-
fahrt unter sprunghafter Erhohung der Antriebsmomente durchgefiihrt.
Dabei wird das Fahrzeug auf stationdrer Kreisfahrt mit einer Querbeschleu-
nigung von 4 m/s? bewegt. Eine plétzliche Erhohung des Antriebsmoments
auf eine definierte Langsbeschleunigung bewirkt eine Anderung der Gier-
rate und des Bahnradius. Der Lenkradwinkel wird dabei nicht verdndert.

Bewertungskriterien

Bewertet wird die Gierratenabweichung eine Sekunde, nachdem die An-
triebsmomente sprunghaft erhéht wurden. Die Ergebnisse werden in einem
Diagramm fiir definierte Langsbeschleunigungen aufgetragen. In [Binll]
wurde die Gierratenabweichung eines neutralsteuernden Fahrzeugs anhand
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der Beziehungen des linearen Einspurmodells hergeleitet. Ein neutralsteu-
erndes Fahrzeug hat nach der Definition von OLLEY die gleichen Schrég-
laufwinkel an Vorder- und Hinterachse.

ay = ay (6.12)

Die Schriglaufwinkel ergeben sich aus der linearen Kinematik des Einspur-
modells (B.3) nach:

5_5_M:_5+lhw (6.13)

v v

Fiir die Gierrate w ergibt sich mit | = [, + ly:

e 51% (6.14)

Wird die Gierratendifferendz in Abhéngigkeit der Geschwindigkeitsdiffe-
renz in einer Sekunde betrachtet, so ergibt sich folgende Abschétzung fiir
ein neutralsteuerndes Fahrzeug:

At = 5AU1% (6.15)

Um ein moglichst agiles Fahrverhalten zu erzeugen, sollte die Gierraten-
abweichung des geregelten Fahrzeugs moglichst nahe an der eines neutral-
steuernden Fahrzeugs liegen, ohne jedoch zu iibersteuern.

Untersuchung in der Simulation

Ausgehend von einer stationdren Kreisfahrt auf einer Kreisbahn mit einem
Radius von 40 m wurde das Fahrzeug durch einen definierten Sprung im
Fahrpedalwert bei festgehaltenem Lenkrad beschleunigt.

Abbildung 6.13 stellt die Abweichung der Gierrate iiber der Langsbeschleu-
nigung dar. Die Simulation wurde bis zu einer Langsbeschleunigung von ca.
ay = 3,5 m/ s durchgefithrt. Fir Langsbeschleunigungen bis a, = 1 rn/s2
liegt die Gierratendifferenz der OCA-Variante tiber der Gierratendifferenz
der AWD-Variante. Ab dieser Lingsbeschleunigung nimmt die Gierraten-
differenz der OCA-Variante stark ab und wird sogar bei héheren Langsbe-
schleunigungen leicht negativ. Dieses Verhalten begriindet sich durch die
obere Drehmomentgrenze der betrachteten Elektromotoren.
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Abb. 6.13: Gierratenabweichung nach 1 s beim Beschleunigen aus stationdrer Kreisfahrt
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der AWD- und OCA-Variante iiber verschiedenen Léngsbeschleunigungen.
OCA+ entspricht der OCA-Regelung mit erhéhten maximal zuldssigen
Elektromotormomenten.
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Abb. 6.14: Lenkradwinkel und Bewegungsgrofen der AWD- und OCA-Varianten bei

einer Beschleunigung aus stationdrer Kreisfahrt mit ay = 2 HI/SZ.
OCA+ entspricht der OCA-Regelung mit erhdhten maximal zuldssigen
Elektromotormomenten.
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Abb. 6.15: Radmomente der AWD- und OCA-Variante bei einer Beschleunigung aus
stationdrer Kreisfahrt mit a, = 2 m/ 2. OCA+ entspricht der OCA-Regelung
mit erh6hten maximal zuldssigen Elektromotormomenten.

Abbildung 6.14 stellt exemplarisch die Bewegungsgréfen fiir eine Léngs-
beschleunigung von a, = 2 m/ s* dar. Im Verlauf der Gierrate ist zu erken-
nen, dass durch den Fahrpedalsprung das durch das Achsdifferenzmoment
erzeugte Giermoment nicht aufrechterhalten werden kann. Aus Abbildung
6.15 ist zu erkennen, dass die Elektromotormomente der rechten Seite durch
die obere Drehmomentgrenze von M g); = 650 Nm beschrinkt werden.

Eine Anhebung des maximal méglichen Drehmoments auf Mgy, = 1100
Nm wird durch die OCA+-Variante dargestellt. In diesem Fall kann zu-
sétzlich zum Achsdifferenzmoment das fiir die Beschleunigung notwendige
Moment gestellt werden (siche Abbildung 6.15) und die Steuertendenz des
Fahrzeugs kann in Richtung neutral verdndert werden. Aus den vorange-
gangenen Betrachtungen wird deutlich, dass bei der Parametrisierung der
Reglereinstellungen die Systemgrenzen berticksichtigt werden miissen, um
unerwiinschte Effekte zu vermeiden.
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6.2 Langsdynamikmanover

Der Energieverbrauch eines Elektrofahrzeugs ist neben der Fahrweise des
Fahrers und dem Streckenprofil abhéngig von den Fahrzeugparametern wie
Masse, Luft- und Rollwiderstand sowie von der Effizienz des Antriebs-
strangs und der Energieaufnahme durch die Nebenaggregate. Der hier be-
trachtete Antriebsstrang des Elektrofahrzeugs besteht aus der Fahrbatterie
und den Elektromotoren mit Trennkupplungen. Durch die Umverteilung
der Radmomente kann die Gesamtverlustleistung des Antriebsstrangs be-
einflusst werden. In der Simulation werden die Verlustleistungen der einzel-
nen Komponenten iiber Kennfelder in Abhéngigkeit der Umgebungsbeding-
ungen dargestellt. Die Verlustleistungskennfelder der Elektromotoren mit
Umrichtern wurden, wie in Abschnitt 2.4 beschrieben, im betriebswarmen
Zustand ermittelt.

Die zur Uberwindung der Fahr- und Beschleunigungswiderstéinde benétigte
Zugkraft, respektive das am Rad zu erzeugende Antriebsmoment, ergibt
mit der Drehzahl den Lastpunkt des Elektromotors. Durch geeignete Ver-
schiebung der Lastpunkte im Verlustleistungskennfeld der Komponenten
und Berticksichtigung der Schlupfverluste kénnen bei unterbestimmten An-
triebsstrangkonfigurationen Verbrauchsvorteile erzielt werden. Diese Ver-
brauchsvorteile werden in den néchsten Abschnitten anhand normierter
Fahrzyklen nachgewiesen.

6.2.1 NEFZ

Der Neue Européische Fahrzyklus (kurz: NEFZ) wird seit 1996 in der
Européischen Union zur Ermittlung des Kraftstoff- und Energieverbrauchs
eingesetzt. Fir Fahrzeuge mit konventionellem Antriebsstrang wird der
Kraftstoffverbrauch und Schadstoffaussto des Fahrzeugs durch einmali-
ges Durchfahren des Zyklus mit einem zuvor konditionierten Fahrzeug
bestimmt.

Bei Elektrofahrzeugen wird der Zyklus so lange wiederholt, bis dem Ge-
schwindigkeitsprofil aufgrund der abnehmenden Antriebsleistung nicht mehr
gefolgt werden kann. Der zuriickgelegte Weg entspricht der maximalen
elektrischen Reichweite. Im Gegensatz zur Reichweite ergibt sich der Ener-
gieverbrauch aus dem zweimaligen Durchfahren des Zyklus und der Ener-
gieaufnahme durch das Nachladen. Auf diese Weise wird der Wirkungsgrad
der Ladeeinrichtung mit erfasst.
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Zykluscharakterisierung

In Abbildung 6.16 ist das synthetische Geschwindigkeitsprofil des NEFZ-
Zyklus tber der Zeit dargestellt. Er lasst sich in zwei Teile gliedern, wobei
im ersten Teil ein stiddtischer Grundzyklus (auch: ECE) mit 1,013 km
Léange dreimal wiederholt wird und insgesamt 780 s bendétigt. Den zwei-
ten Teil (auch: EUDC) bildet ein auferstadtischer Zyklus mit héheren
Geschwindigkeiten und Beschleunigungen. Die Strecke des zweiten Teils
betragt 6,955 km, wofiir 400 s benétigt werden [ECE1L0].
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Abb. 6.16: Geschwindigkeitsprofil des Neuen Européischen Fahrzyklus (NEFZ) zur
Ermittlung des Energieverbrauchs von Elektrofahrzeugen in Europa.
[ECE10]

Der NEFZ-Zyklus lasst sich durch folgende Eigenschaften charakterisieren:
o Gesamtdauer: 1180 s

Strecke: 11 km

Mittlere Geschwindigkeit: 33,6 km/h

Maximale Geschwindigkeit: 120 km/h

Maximale Beschleunigung: 1 m/s?

In dieser Arbeit wird der Energieverbrauch AFpy q.s bewertet, welcher
vom Antriebsstrang benétigt wird, um dem Geschwindigkeitsprofil zu fol-
gen. Dazu wird der Energieinhalt der Batterie vor und nach dem Zyklus
bilanziert.
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Untersuchung in der Simulation

Im Folgenden wird der Energieverbrauch fiir die AWD- und OCA-Variante
ermittelt. Da im NEFZ nur geradeaus gefahren wird, ergibt sich fiir die
Optimierung nur ein Freiheitsgrad fiir die Umverteilung der Radmomente,
ohne die vom Fahrer gewtnschte Fahrdynamik zu beeinflussen.
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Abb. 6.17: Verlauf der Radmomente M; und M3 der OCA-Variante tiber der Zeit im
NEFZ. Vergleich der Elektromotor-Verlustleistungen Py gy zwischen der
AWD- und der OCA-Variante.

Die Radmomente kénnen nur zwischen der Vorder- und Hinterachse des
Fahrzeugs verteilt werden. Die Anderung der Radmomente pro Achse wiir-
de ein Giermoment hervorrufen, das entweder ein unerwiinschtes Fahr-

verhalten erzeugt oder durch ein entgegengesetztes Giermoment an der
anderen Achse kompensiert werden miisste, was wiederum zu erhéhtem

Schlupf an den Rédern fiihrt.
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Durch die Optimierung werden die Verlustleistungen an Reifen und Elek-
tromotor mit Umrichter reduziert. Im Lastkollektiv des NEFZ tibersteigen
die Elektromotorverluste deutlich die Schlupfverluste, weshalb im NEFZ
die Umverteilung mafigeblich von den Elektormotorverlusten abhéngt. In
Abbildung 6.17 sind die Verlaufe der gesamten Verlustleistungen fiir die
vier Elektromotoren dargestellt. Der Vergleich zwischen AWD- und OCA-
Variante zeigt deutlich, dass die Verlustleistungen insbesondere im au-
Berstadtischen Zyklus stark reduziert werden konnten. Grund dafiir ist,
dass im Stadtzyklus die Momente hauptsachlich gleichverteilt werden. Im
auflerstadtischen Zyklus ergibt sich hingegen ein gréferer Unterschied zwi-
schen der AWD- und OCA-Variante, da hier die Verteilung auf eine Achse
die verlustminimale Ansteuerungsvariante darstellt. Die Erklarung dafiir
wurde bereits in Abschnitt 3.1.4 gegeben. Die Verteilung auf die Vorder-
achse wird gewéhlt, da hier aufgrund der Achslastverteilung die hoheren
Radlasten und dadurch die geringeren Schlupfverluste herrschen. Der abso-
lute Unterschied zwischen den betrachteten Reglervarianten ist in Tabelle
6.3 dargestellt. Es ergibt sich bei der OCA-Variante eine Energieersparnis
AFEgyt ges von 2,48 % durch die verlustminimale Verteilung im Vergleich zu
der AWD-Variante.

Tab. 6.3: Energieverbrauch fir die betrachtete AWD- und OCA-Variante
im NEFZ-Zyklus.

AEgpaiTeili  AEpagTeiiz AERagges

kW] kW] kW]
AWD 0,719 1,139 1,858
OCA 0,708 1,104 1,812
A in Prozent -1,53% -3,07% -2,48%
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6.2.2 US06

Der US06-Fahrzyklus wird in den USA zur Bestimmung der Abgasemissio-
nen im Rahmen des Supplemental Federal Test Procedure (SF'TP) einge-
setzt. Er wurde entwickelt, um Fahrten bei hoherer Geschwindigkeit, ho-
heren Beschleunigungen und Geschwindigkeitsunterschieden im Vergleich
zum FTP-Fahrzyklus darzustellen. In dieser Arbeit wird damit der Ener-
gieverbrauch bei sportlicher Fahrweise bewertet.
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Abb. 6.18: Geschwindigkeitsprofil des US06-Fahrzyklus.

Zykluscharakterisierung

Abbildung 6.18 stellt den Geschwindigkeitsverlauf des Zyklus tiber der Zeit
dar. Aus dem Zyklus kénnen folgende Paramter gewonnen werden:

Gesamtdauer: 596 s

Strecke: 12,89 km

Mittlere Geschwindigkeit: 77,9 km/h

Maximale Geschwindigkeit: 129,3 km/h

e Maximale Beschleunigung: 3,8 m/s?

Fur diese Arbeit erfolgt die Ermittlung der Reichweite, indem der durch-
schnittliche Energieverbrauch pro Zyklus ermittelt und dieser auf den nutz-
baren Energieinhalt der Batterie bezogen wird.
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Untersuchung in der Simulation

Wie der NEFZ-Zyklus ist auch der US06-Zyklus ein reiner Léngsdynamik-
zyklus. Daher ergibt sich auch bei diesem Zyklus nur ein Freiheitsgrad, der
die Umverteilung zwischen Vorder- und Hinterachse erlaubt.
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Abb. 6.19: Verlauf der Radmomente M; und M3 der OCA-Variante iiber der Zeit im
US06-Zyklus. Vergleich der Elektromotorverlustleistungen Py gy zwischen
der AWD- und der OCA-Variante.

Im US06-Zyklus wird die Verteilung der Radmomente hauptséachlich in Ab-
hangigkeit der Elektromotorverlustleistungen vorgenommen. In Abbildung
6.19 sind die Radmomente an Vorder- und Hinterachse dargestellt. Es zeigt
sich deutlich, dass im Teillastbereich die Momente auf eine Achse verteilt
werden. Durch die Optimierung wird die Vorderachse als die Achse mit der
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geringeren Verlustleistung identifiziert, da hier die hoheren Radlasten und
damit die geringeren Schlupfverluste am Reifen herrschen. Werden hohe
Momente gefordert, so wird das Gesamtantriebsmoment gleichverteilt. Aus
der Betrachtung der Elektromotorverlustleistungen wird die Verlustleis-
tungsreduzierung im Teillastbetrieb deutlich.

Die absoluten Energieverbrauchswerte sind in Tabelle 6.4 dargestellt. Fiir
den Teil A des US06 ergibt sich eine Reduktion des Energiebedarfs von
3,59%, da hier bei der OCA-Variante hauptsachlich tiber die Vorderachse
angetrieben wird und diese Verteilung im Teillastbetrieb effizienter als die
Gleichverteilung ist. Bei Betrachtung der Energiebilanz tiber den ganzen
Zyklus ergibt sich eine Verbrauchsreduzierung von 1,89% gegentiber der
AWD-Variante.

Tab. 6.4: Energieverbrauch fiir die betrachtete AWD- und OCA-Variante
im US06-Zyklus.

AEBat,TcilA AEBat,gcs

[kWh)] [kWh)]
AWD 1,868 2,808
OCA 1,801 2,755
A in Prozent -3,59% -1,89%

6.3 Rundkurs

Die bisherigen Bewertungen beschrankten sich entweder auf reine Quer-
oder Liangsdynamikmandver. In den nachfolgenden Untersuchungen soll die
energieoptimale Fahrdynamikregelung bei kombinierter Langs- und Querdy-
namik betrachtet werden. Hierzu wird ein Rundkurs definiert, der Links-
und Rechtskurven unterschiedlicher Radien sowie Geraden enthélt, auf de-
nen mit konstanter Geschwindigkeit gefahren, beschleunigt oder verzogert
werden soll.

Durchfiihrung

Zur Bewertung des Fahrverhaltens und des Energieverbrauchs bei kombi-
nierter Lings- und Querdynamik wird das Fahrzeug entlang des Rundkur-
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ses gefiithrt. In Abbildung 6.20 ist die Trajektorie des Rundkurses darge-
stellt. Die Abweichung von der Solltrajektorie darf maximal 0,5 m be-
tragen. In einer Offlineoptimierung wird der ideale Lenkradwinkel und
die Fahrpedalstellung ermittelt, um dem Rundkurs mit den vorgegebenen
Geschwindigkeiten und Kurvenradien zu folgen. Die Uberginge zwischen
Kurven und Geraden werden mit empirisch ermittelten Lenkwinkelrampen
gefahren. In Tabelle 6.5 ist fiir jeden Streckenabschnitt die Geschwindig-
keitsvorgabe und der Kurvenradius sowie der Streckentyp angegeben. Jeder
Streckenabschnitt représentiert eine bestimmte Realfahrsituation.
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Abb. 6.20: Rundkurs zur Bewertung des Fahrverhaltens und des Energieverbrauchs bei
kombinierter Langs- und Querdynamik.
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Tab. 6.5: Beschreibung des Streckentyps, Angabe der Geschwindigkeitsvorgabe und
Kurvenradius fiir die verschiedenen Streckenabschnitte des Rundkurses aus

Abbildung 6.20.

Strecken- Streckenty}? Geschwindigkeits- . .
... (Kurvenradi- Fahrsituation
abschnitt us) vorgabe
P;(jlsfc I;leumiglggg Maximale
1—2 Gerade Ri1 = Beschleunigung aus
km/h, dann dem Stand
Konstantfahrt
Kurvenfahrt mit hoher
9 3 Rechtskurve Konstantfahrt Querbeschleunigung
(Rrk2 =55 m)  vpke = 65 km/h (vgl. Radius
Autobahnauffahrt)
Beschleunigung Maximale
3—4 Gerade auf vgy 3 = 100 Beschleunigung
km/h (aulerstadtisch)
Konstantfahrt o
4 =5 Gerade vRis = 100 km /b Uberlandfahrt
56 LErll%kskur_ve Konstantfahrt Langgezogene Kurve
3 1}%(’“ _) vRks = 100 km/h auflerorts
* IYRk,2
Verzogerung auf Abbremsen
6 =7 Gerade vRke = 50 km/h Ortseinfahrt

78  Doppelspurwechsel Konstantfahrt Ausweichmanover im
ppeisb Vrir = 50 km/h Stadtverkehr
Linkskurve Beschleumgung Beschleunigte
81 (Rrics = mit 60 % Kurvenfahrt
2 - Rpik2) Fahrpedalstellung
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Bewertungskriterien

Die Bewertung des Regelungsansatzes erfolgt getrennt fiir jeden Strecken-
abschnitt, indem das geregelte OCA-Fahrzeug dem ungeregelten AWD-
Fahrzeug gegentibergestellt wird. Im Streckenabschnitt 1 — 2 wird das
Beschleunigungsverhalten aus dem Stand und der Energieverbrauch be-
wertet.

Bei der schnell durchfahrenen Rechtskurve 2 — 3 wird die Reduktion des
Lenkradwinkelbedarfs durch die Umverteilung der Radmomente ermittelt.
Je geringer der vom Fahrer aufzubringende Lenkradwinkel, desto agiler
und direkter ldsst sich das Fahrzeug fihren.

Der Streckenabschnitt 3 — 4 — 5 stellt eine Volllast-Beschleunigung auf
100 km/h und anschlieBende Konstantfahrt dar. Bewertet wird hierbei der
Energieverbrauch und das Beschleunigungsverhalten.

Der Streckenabschnitt 5 — 6 simuliert eine langgezogene Linkskurve ei-
ner Uberland- oder Autobahnfahrt. Fiir diesen Streckenabschnitt wird der
Energieverbrauch und das Fahrverhalten bzw. der Lenkradwinkelbedarf
bewertet.

Im Streckenabschnitt 6 — 7 erfolgt ein Abbremsen auf 50 km/h. Dabei
wird die anfallende Bremsenergie durch die Elektromotoren rekuperiert
und die Verlustleistung bewertet.

Streckenabschnitt 7 — 8 représentiert ein Ausweichmandéver im Innen-
stadtverkehr bei 50 km/h. Der Fahrer im geregelten OCA-Fahrzeug wird
durch die aktive Umverteilung der Radmomente bei seiner Lenkarbeit
unterstiitzt. Bewertet wird hierbei, wie beim Doppelspurwechsel mit 80
km /h, das zeitliche Integral iiber dem Betrag des Lenkradwinkels [ |oy|dt.

Im Abschnitt 8 — 1 wird eine beschleunigte Kurvenfahrt simuliert. Durch
die Umverteilung der Momente muss der Fahrer weniger stark einlenken,
um der Bahnkriimmung bei steigender Geschwindigkeit zu folgen. Das
zeitliche Integral iiber dem Betrag des Lenkradwinkels [ |dy|d¢ spiegelt den
Lenkradwinkelaufwand tiber dem betrachteten Zeitbereich wider und wird
zur Bewertung herangezogen.
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Untersuchung in der Simulation

Die Simulationsergebnisse zeigen, dass mit beiden Regelungsvarianten OCA
und AWD dem geforderten Geschwindigkeits- und Kursprofil gefolgt wer-
den kann.

Im Streckenabschnitt 1 — 2 beschleunigt das Fahrzeug mit maximalem
Antriebsmoment auf die geforderte Zielgeschwindigkeit von vy = 65 km /h.
Wiéhrend des Beschleunigungsvorgangs unterscheiden sich die Radmomen-
te beider Reglervarianten nicht. Die Momentenaufteilung ergibt sich aus
den jeweils maximal verfiigharen Elektromotormomenten. Nachdem die
Zielgeschwindigkeit erreicht wurde, wird das Antriebsmoment auf das zur
Uberwindung der Fahrwiderstinde notige Minimum reduziert. Die Dyna-
mik der Momentenverteilung wird in diesem Fall durch die in den Modellpa-
rametern hinterlegten Momentengradienten begrenzt. Im Unterschied zur
AWD-Variante werden bei der OCA-Variante die Momente nicht gleich
verteilt, sondern nur an der Vorderachse Radmomente gestellt. Durch diese
Verteilung ergibt sich im Bereich der Konstantfahrt eine Energieersparnis
von AER, = 5,1 %.

Bei der Rechtskurve von 2 — 3 erreicht das Fahrzeug eine Querbeschleu-
nigung von ay = 5,9 m/sQ‘ Aus Abbildung 6.21 ist zu erkennen, dass bei
der Reglervariante OCA durch die Umverteilung der Radmomente weniger
Lenkradwinkel benétigt wird, um das Fahrzeug auf der gleichen Kreisbahn
zu fihren. Der Lenkradwinkel kann um Ady o3 = 28,2 % reduziert wer-
den. In Abbildung 6.22 sind die Radmomente tiber der Zeit dargestellt.
Fir diesen Streckenabschnitt ist zu erkennen, dass bei dieser Kurvenfahrt
die Differenzmomente sowohl an Vorder- als auch an Hinterachse gestellt
werden, um die fahrdynamischen Vorgaben durch das Referenzmodell zu
erreichen. Im eingeschwungenen Zustand ergibt sich iiber diesen kurzen
Streckenabschnitt ein Energieverbrauchsnachteil von AFEg, = —69 %.

Im Anschluss wird in Streckenabschnitt 3 — 4 mit Volllast auf die Zielge-
schwindigkeit von vy = 100 km/h beschleunigt. Die AWD-Variante stellt
das volle Radmoment an allen vier Elektromotoren. Bei der OCA-Variante
ist in den Verlaufen der Radmomente aus Abbildung 6.22 zu erkennen, dass
nach kurzer Zeit das Moment der Motoren 1,2 und 4 geringfiigig reduziert
wird. Diese Reduktion erklart sich durch die maximale Zeitdauer, mit der
das maximale Elektromotormoment gestellt werden kann. Bei Motor 1
muss das maximale Moment reduziert werden, da durch das Differenz-
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moment, das im Streckenabschnitt 2 — 3 gestellt wurde, die Grenze der
thermischen Belastbarkeit frither erreicht wurde. Um keine unerwiinschten
Giermomente bei der Beschleunigungsphase zu erzeugen, werden die Mo-
mente an den Motoren 2 und 4 ebenfalls durch die Optimierung reduziert.
Ein Vergleich des Energieverbrauchs ist in diesem Streckenabschnitt nicht
sinnvoll, da die Beschleunigungsenergie aufgrund der unterschiedlichen Ge-
schwindigkeitsprofile beider Varianten nicht vergleichbar ist.
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Abb. 6.21: Lenkradwinkel und Bewegungsgréfien beim Durchfahren des Rundkurses mit
der OCA- und AWD-Variante. Die Streckenabschnitte werden durch vertikale
Trennstriche markiert.
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Fir die Konstantfahrt 4 — 5 ergibt sich fiir die OCA-Variante durch die
energieoptimale Umverteilung der Radmomente auf die Vorderachse eine
Verbrauchsreduktion von AFEg, = 6,2 % tber den Streckenabschnitt mit
gleicher Geschwindigkeit.

Im Streckenabschnitt 5 — 6 wird mit einer Geschwindigkeit von vs = 100
km/h eine langgezogene Kurve mit einer Querbeschleunigung von a, = 1,7
m/ s* gefahren. Im Vergleich zur Variante AWD werden die Antriebsmo-
mente asymmetrisch an der Vorderachse gestellt. In dieser Fahrsituation er-
folgt die Generierung des zusatzlichen Giermoments iiber die Vorderachse.
Trotz der energetisch optimalen Verteilung entsteht ein Energienachteil von
AFERat 556 = —2,8 % . Das Differenzmoment an der Vorderachse ermoglicht
eine Reduktion des Lenkradwinkels um Ady 5.6 = 29,0 %.

In der Bremsphase 6 — 7 wird mit einer Verzogerung von a, = —3,5 m/ s
verzogert. In der AWD-Variante werden dazu an allen 4 Elektromotoren die
minimal méglichen Radmomente gestellt. Bei der OCA-Variante zeigt sich,
dass die notwendige Zeit zur Abkithlung von Motor 1 noch nicht verstrichen
ist und daher das minimal mégliche Moment nicht abgerufen werden kann.
Die Verzogerung gelingt in diesem Fall nur durch die Unterstitzung der
hydraulischen Bremse.

Beim Doppelspurwechsel 7 — 8 mit v; = 50 km/h wird an Vorder- und
Hinterachse ein Differenzmoment gestellt, um den Lenkradwinkelbedarf
zu reduzieren. Im gesamten Streckenabschnitt ergibt sich eine prozentua-
le Reduktion des Zeitintegrals iiber den Betrag des Lenkradwinkels von
A J|0g|dt = 21,0 %. Die Steigerung der Agilitat fithrt zu einem Energie-
verbrauchsnachteil von AEg,; = —33 %.

Bei Betrachtung des Lenkradwinkelverlaufs des Streckenabschnitts 8 — 1
zeigt sich deutlich, dass der Fahrer des geregelten Fahrzeugs wesentlich
weniger Lenkwinkel durch die steigende Geschwindigkeit stellen muss. Der
Unterschied des Zeitintegrals tiber dem Betrag des Lenkradwinkels betrégt
A [ |og|dt = 29,2 %. Der Energieverbrauch verschlechtert sich hingegen
nur um AFEpy = —0,8 %.

Betrachtet man den Energieverbrauch iiber den gesamten Zyklus, so er-
gibt sich ein Nachteil fiir die OCA-Variante von Eg, = —5,1 %. Hierbei
muss jedoch beriicksichtigt werden, dass der Energieverbrauch entschei-
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dend von dem Fahrprofil und den Reglerparametern abhéngt. Der vorge-
stellte Rundkurs besteht aus einem stark tiberhohten Anteil an Kurvenfahr-
ten, verglichen mit den Fahrzeugquerbeschleunigungsanteilen bei Normal-
fahrt. [HEO7] nennt Querbeschleunigungswerte von maximal ay, = 3...4
m/s” fiir einen Normalfahrer. Nach [Pfell] wird eine relative Haufigkeit
von < 5 % fiir Fahrzeugquerbeschleunigungen |ay,| > 1,5 m/s® genannt.
Die relative Haufigkeit von Fahrzeugquerbeschleunigungen |ay| > 1,5 m/ §?
liegt beim betrachteten Rundkurs bei > 50 %.

! AWD 2 4 |57 o7 [8"
— 350 ‘ J
g OCA L
Z 0F : J
= 350 || J
_700 I I I I I i i
20 40 60 80 100 120 140
700
‘ ‘ 2 M4 |5 67
— 350} \ 1
Z, 0t | ] : .
Q <
= 350 ‘ J
_700 I I I I I i i
0 20 40 60 80 100 120 140
700 2 4 57 67 [8"
= 350 ‘ J
Z. o} J
= 350 F ‘ L J
_700 I I I I I i i
0 20 40 60 80 100 120 140
700
2 F4 5" 67
= 350 1 \ 1
Z 0o} J
<
= 350 f ‘ J
_700 I I I I I i i
0 20 40 60 80 100 120 140
t [s]

Abb. 6.22: Radmomente M; iiber der Zeit. Die Streckenabschnitte werden durch
vertikale Trennstriche markiert.
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6.4 Zusammenfassung der Simulationsergebnisse

6.4 Zusammenfassung der
Simulationsergebnisse

Anhand des simulativen Vergleichs zwischen dem AWD-Fahrzeug mit kon-
stant verteilten Radmomenten und dem optimal geregelten OCA-Fahrzeug
konnten die Potenziale durch die Optimal Control Allocation deutlich ge-
macht werden. Es wurde gezeigt, dass durch eine optimierte Regelung
der Radmomente die Agilitat, der Fahrkomfort und die Fahrsicherheit
gesteigert werden konnten. Insbesondere bei reiner Léngsdynamik konnte
der Energieverbrauch durch eine verlustminimale Verteilung der Antriebs-
momente reduziert werden.

Mit dem vorgestellten Antriebsstrangkonzept koénnen die einzelnen Rad-
momente unabhingig voneinander innerhalb der jeweiligen Systemgren-
zen gewahlt werden. Die Untersuchungen zum querdynamischen Verhalten
zeigten, dass durch die gewéhlten Reglereinstellungen der Lenkaufwand
im Geschwindigkeitsbereich bis ca. 130 km/h reduziert werden konnte. Die
Steuertendenz des Fahrzeugs wird auf diese Weise von untersteuernd in
Richtung neutralsteuernd verschoben, was sich fiir den Fahrer in einem agi-
leren und direkteren Fahrverhalten duflert. Auch beim instationdren Ver-
halten lasst sich durch die Reduktion der Response- und Peak-Response-
Time das Ansprechverhalten durch die optimale Umverteilung der Radmo-
mente verbessern. Alle Untersuchungen zum Fahrverhalten wurden anhand
objektiver Kenngrofien bewertet. Eine endgiiltige Festlegung der Regler-
einstellungen lasst sich erst durch den praktischen Fahrversuch und den
subjektiven Fahreindruck treffen. Es zeigt sich auch, dass durch die elektro-
motorischen Eigenschaften wie beispielsweise die begrenzte Zeitdauer des
Maximalmoments Einschrénkungen in Kauf genommen werden miissen, die
erst in praktischen Untersuchungen abschlieend bewertet werden kénnen.

Wird die reine Léangsdynamik betrachtet, so ergibt sich in Abhangigkeit der
Drehzahl und der vom Fahrer geforderten Last eine energieoptimale Vertei-
lung der Radmomente. In dieser Arbeit wird ein Elektrofahrzeug mit vier
gleichen radindividuellen Elektromotoren mit identischen Ubersetzungen
sowie mit einem verlustleistungsfreien Leerlauf betrachtet. Die Analyse
der Radmomentenverteilung zeigt, dass bei einer gewissen Drehzahl eine
Umschaltung von Einachs-Fahrbetrieb auf Allradbetrieb mit gleichméaBiger
Verteilung in Abhéngigkeit des geforderten Moments verlustminimal ist.
Das Potenzial zur Energieeinsparung wird noch gréfler, wenn ein Fahr-
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zeug mit unterschiedlichen Motoren ausgestattet ist. Die verlustminimale
Antriebsmomentenverteilung wird dann im Optimierungsschritt zu jedem
Zeitpunkt neu ermittelt und ergibt sich aus den hinterlegten Kennfeldern
der gewéhlten Elektromotoren.
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Zusammenfassung und Ausblick

Zum Abschluss der Arbeit werden in diesem Kapitel die Ergebnisse zusam-
mengefasst und der neue wissenschaftliche Beitrag herausgestellt. Ein Aus-
blick gibt Hinweise darauf, welche Themen in dieser Arbeit nicht behandelt
wurden, und stellt Anknipfungspunkte fir weitere Arbeiten dar.

7.1 Zusammenfassung und abschlieBende
Betrachtungen

In dieser Arbeit wurde eine zentrale Fahrregelung entwickelt, die die fahrdy-
namischen Potenziale von Elektrofahrzeugen mit mehreren Traktionsan-
trieben ausschopft sowie die verbleibenden Freiheitsgrade fur eine ver-
lustminimale Verteilung der Radmomente nutzt. Dieses Konzept kann zur
simulativen Bewertung unterschiedlicher elektrischer Antriebsstrang- und
Fahrzeugkonzepte hinsichtlich Fahrdynamik und Energieverbrauch heran-
gezogen werden wie auch als Basis fiir eine Fahrzeugregelung dienen.

Zur Bewertung des Regelungskonzepts und Darstellung der Optimierungs-
potenziale hinsichtlich der fahrdynamischen und energetischen Eigenschaf-
ten wurde ein modulares Gesamtfahrzeugmodell eines Elektrofahrzeugs
erstellt. Die Modellierungstiefe wurde dabei so gewéhlt, dass die zu unter-
suchenden Effekte in ausreichender Genauigkeit simuliert werden kénnen.
Das Simulationsmodell wurde anhand realer Fahrdynamikmessdaten vali-
diert.

Eine Analyse des Systems offenbarte die Freiheitsgrade bei der Verteilung
der Radmomente. Es konnte gezeigt werden, dass derselbe fahrdynamische
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Sollzustand durch verschiedene Kombinationen an Radmomenten erreicht
werden kann. Diese Freiheitsgrade motivieren den Einsatz einer Regelung
mit online durchgefithrter Optimierung, um das volle Systempotenzial zu
erschlieflen. In dieser Arbeit wurde das fir iiberaktuierte Systeme geeig-
nete Regelungsverfahren der Optimal Control Allocation gewéhlt. Dieses
Verfahren wird bereits erfolgreich in der Wissenschaft und Forschung ein-
gesetzt, um komplexe nichtlineare Systeme zu regeln, indem die Rege-
lungsaufgabe von der Zuordnung der Stellgroflen getrennt wird. Die Zu-
ordnung der StellgroBlen erfolgt hierbei durch eine online durchgefiihrte
Optimierung, die das fahrdynamische und energetische Optimum zu jedem
Zeitschritt neu ermittelt. Dabei wird das fahrdynamische Optimum durch
ein geeignet parametriertes Referenzmodell vorgegeben. Die verbleibenden
Freiheitsgrade werden fiir eine energieminimale Verteilung der Radmomen-
te genutzt.

Eine Bewertung erfolgte abschliefend anhand definierter Fahrmandver und
Fahrzyklen. Die Simulationsergebnisse des optimal geregelten Fahrzeugs
wurden mit einem einfachen Regelungsansatz verglichen und die Vor- bzw.
Nachteile diskutiert. Die querdynamischen Untersuchungen zeigen, dass
fiir den Fahrer insbesondere der Lenkaufwand reduziert werden kann und
dadurch in gewissen Geschwindigkeitsbereichen ein agileres bzw. komfor-
tableres Fahrverhalten entsteht. Bei reiner Langsdynamik und geringen
querdynamischen Anforderungen bestehen insbesondere Freiheitsgrade fiir
die verlustminimale Verteilung der Radmomente. Die Verbrauchsreduktion
wurde in klassischen Fahrzyklen wie dem NEFZ und SFTP bewertet. Der
Verbrauchsvorteil ist abhidngig von den eingesetzten Komponenten wie
Elektromotoren, Getriebe und Kupplungen.

7.2 Wissenschaftlicher Beitrag

Das Konzept der Optimal Control Allocation wurde bereits in der Flugrege-
lung erfolgreich eingesetzt und auf Anwendungen im Kraftfahrzeugbereich
iibertragen. Die Umfénge und die Anzahl der zu beeinflussenden Variablen
sowie Ansdtze zur numerischen Optimierung wurden dabei in den Arbeiten
von [ALF04], [Ore05], [BA06], [LF08], [Kno08] und [KPK10] stetig weiter-
entwickelt.
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7.3 Ausblick

In dieser Arbeit wurde die Optimal Control Allocation neben dem Ziel
der Fahrdynamiksteigerung zur Reduktion des Gesamtenergieverbrauchs
eingesetzt. Die Simulationsergebnisse zeigen, dass insbesondere bei Gera-
deausfahrt eine Reduktion des Energieverbrauchs erreicht werden kann.
Im Gegensatz zu [CW10] erfolgt die Optimierung auf Basis von Verlust-
leistungskennfeldern, welche eine hohere Genauigkeit als approximierte Po-
lynome aufweisen.

Die kombinierte Kraftschlussbeanspruchung der Reifen wird in dieser Ar-
beit durch einen kennlinienbasierten Ansatz berticksichtigt. Dieser ist in der
Lage, einerseits das anisotrope Reifenverhalten abzubilden und andererseits
durch die Nutzung von einfachen mathematischen Zusammenhéngen auf-
wendige Berechnungsarbeit zu reduzieren.

Aufgrund des nichtkonvexen Optimierungsproblems wurde die Optimie-
rung um Strategien zur Findung des globalen Optimums erweitert, um
ineffiziente oder fahrdynamisch unzuléssige Systemzustinde zu vermeiden.

Die Fahrdynamikregelung wurde in dieser Arbeit mit einem nichtlinea-
ren Mehrgrofienregler durch Ein-/Ausgangslinearisierung realisiert. Im Ver-
gleich zu dem in [Ore05] und [KnoO8] eingesetzten Verfahren sind keine
Ableitungen der Zustandsgréfien notig, was fiir eine Verwendung im realen
Fahrzeug beziiglich der mit Messrauschen behafteten Signale von Vorteil
ist. Zudem kann das dynamische Verhalten des exakt linearisierten Systems
mit den Methoden der linearen Regelungstechnik bestimmt werden.

Die Reduktion der Verlustleistung wurde in dieser Arbeit anhand eines
Elektrofahrzeugs mit vier identischen Elektromotoren mit Trennkupplun-
gen dargestellt. Dieser Antriebsstrang bietet aufgrund der gleichen Motoren
das geringste Potenzial zur Minimierung der Verlustleistung. Werden An-
triebsstrangkonzepte mit unterschiedlichen Motoren an Vorder- und Hin-
terachse betrachtet, so kann das Potenzial zur Reduktion der Verlustleis-
tungen je nach gewahlten Motorvarianten weiter gesteigert werden.

7.3 Ausblick

Die Funktionstiichtigkeit des vorgestellten Verfahrens zur Regelung von
Elektrofahrzeugen mit radindividuellen Antrieben wurde in dieser Arbeit
simulativ anhand geeigneter Fahrmandver nachgewiesen. Fiir eine gewédhlte
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Antriebsstrangkonfiguration lasst sich auf diese Weise das theoretische Po-
tenzial zur Fahrdynamiksteigerung und Minimierung des Energiebedarfs
in der Simulation ermitteln. Die Ergebnisse und getroffenen Annahmen
motivieren Fragestellungen und Ansatzpunkte fiir weitere Arbeiten.

Eine naheliegende Fragestellung konnte die technische Realisierung des
Regelungsansatzes in einem realen Fahrzeug sein. Der modulare Aufbau
der Optimal Control Allocation und die gewahlten Schnittstellen des Rege-
lungsansatzes ermoglichen eine funktionale Integration in heutige Antriebs-
und Fahrdynamikregelungstrukturen. Um die Funktionstiichtigkeit des An-
satzes sicherzustellen, sind jedoch die real verfiigbaren Signale und deren
Qualitat sowie die Sensitivitdt auf das Regelverhalten zu priifen. Einige
nicht messbare Grofien wie beispielsweise der Schwimmwinkel werden be-
reits heute iiber geeignete Beobachterstrukturen ermittelt. Zusétzlich sind
die in der Realitat auftretenden Totzeiten, zum Beispiel aus der Kommu-
nikation iiber das Fahrzeug-Signalbussystem, zu beriicksichtigen. In der
einschlagigen Theorie zur Behandlung von Totzeiten in Regelungen sind be-
reits leistungsfihige Ansétze verfiigbar. Eine grofie Herausforderung stellt
die echtzeitfihige Losung des Optimierungsproblems auf Steuergeriten dar.
Neben einer geeigneten Formulierung des Optimierungsproblems oder Ap-
proximation durch eine lineare Formulierung muss das Losungsverfahren
selbst gezielt ausgewahlt werden, um die Losung in Echtzeit zur Verfiigung
zu stellen.

Der vorgestellte Ansatz beriicksichtigt fir die Minimierung der Verlust-
leistungen den néachsten Rechenschritt. Eine mogliche Erweiterung des
Ansatzes wire die Betrachtung des zukiinftigen Streckenverlaufs mit Hilfe
von Streckendaten. Das statische Optimierungsproblem kdénnte so in ein
dynamisches Optimierungsproblem (vgl. [Rad13]) tiberfithrt werden.

Die Ubertragung des Ansatzes auf andere nicht rein-elektrische Antriebs-
strangkonfigurationen stellt einen weiteren Ansatzpunkt dar. Die hier vor-
gestellte Beriicksichtigung der Komponentenverlustleistungen ist auf ande-
re Antriebsstrangkonzepte iibertragbar. Ferner ist durch die zunehmende
Elektrifizierung die Integration weiterer elektromechanischer Stellglieder in
das Fahrwerk oder in den Antrieb zu erwarten.
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Wichtige Differentialoperationen

A.1 Skalar- und Vektorfelder

Ein Skalarfeld ordnet jedem Punkt mit dem Ortsvektor @ eine reelle Zahl
(Skalar) zu und kann durch die skalare Funktion h: R" — R

h(x) =h(x1,29,...,2,) (A1)

beschrieben werden [BSMMO08]. Wird jedem Punkt mit dem Ortsvektor @
ein Vektor zugeordnet, so schreibt man

f1 (1’1,1’2 . ,J/‘n)
f@)=|" (xm”) (A.2)
fn ($1,$2 s 7I7L)

und bezeichnet die Vektorfunktion f(x) als Vektorfeld. [BSMMOS] [Isi95]

A.2 Gradient eines Skalarfeldes

Der Gradient eines Skalarfelds h : R” — R ist durch den Zeilenvektor

oh (x
gradh (x) = Vh(x) = 0:(1: ) = [Ogg(rf)7 035:?7 cey 8%?] (4.3)

definiert. Geometrisch betrachtet stellt der Gradient ein Vektor am Punkt
x des Skalarfeldes dar, der senkrecht auf der jeweiligen Nivaulinie bzw. Ni-
veaufléche steht und in Richtung des maximalen Anstiegs zeigt. [BSMMOS]
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A.3 Jacobi-Matrix eines Vektorfeldes

Die Jacobi-Matrix von f (2) nach x ist durch die m x n-Matrix

Ofilz) Ofi(x) . . Of(=z)
i) OB o)
8.f (:B) _ Oz, dxo e dxy, (A4)
ox : : : :
Ofm(®)  Ofm(z) .. Ofm(x)
Jxy Jxo Ty,

definiert [BSMMOS].

A.4 Lie-Ableitung einer skalaren Funktion

Die Lie-Ableitung einer skalaren Funktion h (x) nach f (x) ergibt sich aus
dem Produkt des Gradienten der skalaren Funktion und dem Vektorfeld
f () [Deul2] [Ada09]:

Tt (@) (45)

th (:1:) =
Die Lie-Ableitung mit Ordnung k lésst sich rekursiv iiber

aLl}’lh (x)

Ll}h (x) = P

flx) k=12, (A.6)

berechnen, wobei
L(}h () =h(x) (A7)
gilt. Die gemischte Lie-Ableitung von h(x) nach f (x) und g (x) ist defi-
niert als: oLk ()
: Lth (x
LoLkh(z) = ng () k=1,2,... (A8)
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Mathematische Ersatzmodelle der
Fahrdynamik

B.1 Lineares Einspurmodell

Das lineare Einspurmodell basiert auf den Untersuchungen von Riekert
und Schunk [RS40] und erlaubt Aussagen iiber grundsatzliche fahrdyna-
mische Zusammenhénge bis zu Querbeschleunigungen von ay < 0,4 g auf
trockener Strafle und ay, < 0,05 g auf nassem Eis [Ise06]. Es beinhaltet
einige Vereinfachungen und erlaubt so die schnelle Erfassung und Analyse
des Fahrverhaltens sowie die einfache Umsetzung in einem Simulationspro-
gramm.

Beim linearen Einspurmodell wird die Lage des Fahrzeugschwerpunkts auf
Hohe der Fahrbahn unterstellt. Auf diese Weise entstehen keine Radlast-
unterschiede bei Kurvenfahrt zwischen innerem und duflerem Rad. Zudem
sollen keine Wankbewegungen des Fahrzeugs auftreten. Die Rédder konnen
so pro Achse zu einem Rad zusammengefasst werden, weshalb in der eng-
lischsprachigen Literatur auch der Begriff bycicle model verwendet wird.
Die Langsgeschwindigkeit v mit

V=3 0y (B.1)

wird nicht als Systemzustand, sondern als Modellparameter betrachtet, wo-
durch das Fahrzeugmodell auf zwei Bewegungsgrofien, den Schwimmwinkel
[ und die Giergeschwindigkeit 1, reduziert wird.
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Yi
P

Xg

MP

Abb. B.1: Darstellung der horizontalen Reifen- und Schwerpunktskrifte sowie der

Bewegungsgrofien anhand des linearen Einspurmodells bei stationérer
Kreisfahrt (vgl. [MW14]).

Fir die Annahme kleiner Lenk- und Schwimmwinkel, kénnen die trigono-
metrischen Funktionen linearisiert werden.

sin (§) ~ 4 sin (3) =~ f (B.2)
cos (0) = 1 cos(f) =1
Damit ergibt sich fiir die Schraglaufwinkel [MW14]:
Iy
oy = 0y — Ld

v

, B.3
Lo (B.3)
v

Das Produkt aus der linearen Seitensteifigkeit c,; des Reifens mit dem
Reifenschraglaufwinkel «; ergibt die Reifenseitenkrafte Fj .

Rr,y = Ca,v " Oy (B4)
F‘}L,y = Co,h * O

Die Querbeschleunigung ay lésst sich fiir kleine Schwimmwinkel durch den
Ausdruck

ay =v- (B + w) (B.5)
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anndhern. Die Bewegungsgleichungen ergeben sich aus dem Kraftegleich-
gewicht in Yy-Richtung und durch das Momentengleichgewicht um die Zy-
Achse mit linearisierten trigonometrischen Funktionen zu:

mu (ﬁ -+ 1/)) = Fv,x(sv + Fv,y + Fh,y

) (B.6)
Jzzw = (FV,X(SV + FV,y)lV - Fh,ylh

Um die Bewegungsgleichungen in eine lineare Zustandsraumdarstellung
zu lberfithren, wird das Produkt aus Langskraft und Lenkwinkel Fy 4,
aufgrund geringer Lenkwinkel &, vernachlassigt [Ise06]. Werden die Bezie-
hungen (B.3) und (B.4) in (B.6) eingesetzt und die Terme sortiert, erhéalt
man folgende Differentialgleichungen:

? “Q,V « e 1l1 - avlv ; «,V
5:<_w>5+<%_1>¢+<0)& (B.7)

muv muv muv

o Cq hlh — Cq vlv _Coz.hl}2 — Cq le ; Cq vlv
_ (Cahlh = Cavly TCohth T Cavly , , B.
w ( Jzz ) ﬁ * ( JZZU 1/} * ( Jzz ) 5\ ( 8)

Das Differentialgleichungssystem kann nun unter Berticksichtigung von
on = Oy-ir, in die Zustandsraumdarstellung iiberfiihrt werden (vgl. [SHB10]):

Ca,v + Cah Ca,hlh - C(!,VZV

1 Cayv
5 2 -
B mv mv 8 mui,
L = e - B.9
|:¢ Ca,hlh - Ca,vlv - Ca,hl}% - Ca,vlg '(/J + Ca,vlv i ( )
Iz S0 J it

Anhand des linearen Einspurmodells werden in dieser Arbeit wichtige Kenn-
groBen zur Beschreibung der Fahrdynamik abgeleitet und es wird als Re-
ferenzmodell zur Generierung der SollgréBen fiir die Fahrdynamikregelung
eingesetzt.
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B.2 Nichtlineares ebenes Zweispurmodell

Zur Beschreibung der Auswirkungen einer radindividuellen Momentenver-
teilung auf die Fahrdynamik wird ein nichtlineares ebenes Zweispurmo-
dell eingefithrt. Im Gegensatz zum Einspurmodell werden alle vier Réider
mit ihren Langs- und Querkriften sowie deren Auswirkung auf die ebene
Fahrzeugbewegung betrachtet (sieche Abbildung B.2). Dabei kann sich das
Fahrzeug entlang seiner drei Freiheitsgrade mit der Geschwindigkeit v und
dem Schwimmwinkel 3 in der Xp-Yi-Ebene bewegen und der Gierrate v
um die Fahrzeughochachse Zy drehen.

Xg

MP

Abb. B.2: Darstellung der horizontalen Reifenkrafte und globalen Schwerpunktskrafte
anhand des nichtlinearen ebenen Zweispurmodells bei stationdrer Kreisfahrt.

Die Modellbildung erfolgt in zwei Schritten. Im ersten Schritt werden die
aus den Radkréften entstehenden Léngs- und Querkréfte sowie das Giermo-
ment auf den Aufbau ermittelt (vgl. [Ore06], [Kno08]). Dieser resultierende
globale Kraft- und Momentenvektor dient anschliefend als Eingangsgrofie
fiir das nichtlineare Zustandsraummodell [KN05] [Ben10]. Diese getrennte
Vorgehensweise bildet die Basis fiir den Reglerentwurf und die Formulie-
rung der Zielfunktion fiir die Optimierung.
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Aggregation der Reifenkrifte Die acht horizontalen Reifenkréfte der vier
Réder kénnen im Vektor

E,xy = [Fl,)u Fl,yv F2,X7 RN F4.,y}T (BlO)

zusammengefasst werden. Fiir die Beschreibung der horizontalen Reifen-
krafte im Aufbaukoordinatensystem Ky miussen die Reifenkrafte der Vor-
derachse iiber die Rotationsmatrix R unter Beriicksichtigung der Radlenk-
winkel §; und dy

cos(d1) —sin(dy) 0 0
sin(d)  cos(d1) 0 0 04
0 0 cos(d2) —sin(ds)
0 0 sin(dz)  cos(dz)
R= (B.11)
04><4 E4><4

in das Aufbaukoordinatensystem Ky transformiert werden.

FV,xy = RE,xy (Bl?)

Die Aggregation der Reifenkrafte gelingt iiber die lineare Transformation
mit der Matrix M unter Beriicksichtigung der Schwerpunktlage, gekenn-
zeichnet durch die Parameter by, [y, b, und [;,.

1 01 0 1 0 1 0
M=|0 101 0 1 0 1 (B.13)
_% l17 1721Y l1: - % _lh % _lh

Der globale Kraft- und Momentenvektor vy ergibt sich aus den horizon-
talen Reifenkréften wie folgt:

Vgys = — MRF,, (B.14)

p

MV,Z

Der Vektor vy dient als Eingangsgrofie fiir das im folgenden hergeleitete
nichtlineare Zustandsraummodell.
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Nichtlineares Zustandsraummodell Ein Fahrzeug bewegt sich allgemein

mit der Geschwindigkeit
v =y 0y (B.15)

auf der Kreisbahn mit dem Schwenkradius p, um einen Momentanpol M P.
Entgegen den Schwerpunktskraften Fy, und Fyy und des Moments My,
um den Schwerpunkt wirken die Trigheitskrifte mo und mv?/p, und die
Luftwiderstandskraft Fiy x. Da der Schwenkradius p, nur fiir die stationére
Kreisfahrt definiert ist [Ise06], wird der Kriimmungsradius p eingefiihrt, fiir

den gilt:
v

Tt
Die Tragheitskraft kann mit der Beziehung (B.16) wie folgt angegeben
werden:

p (B.16)

02 . .
m; =mv (B+1) (B.17)

Die Bewegungsgleichungen ergeben sich nach dem Kréftegleichgewicht in
Richtung der Trégheitskréifte und unter Vernachlissigung von Luftseiten-
und Auftriebskréften zu [KNO5]:

mv = cos 3 (Fyx — Fiwx) +sin fFyy
mv (/3 + 7/)) = —sin B (Fyvx — Frwx) + cos SFyy (B.18)
Jzzlﬁ = MV,Z

Die Bewegungsgleichungen (B.18) lassen sich in eine nichtlineare Zustands-
raumdarstellung tberfithren [Benl0].

- cos 3 sin 8
U _%CXA'UQ cos 3 77'L ) m 0 FV,x
Bl = |BeAvtsing — |+ [ o 0| | Fuy
Wl 0 0 0 5 %MV,_«’Z
‘ f(z) g(z) v (B.19)
1 0 0
y=101 0|z
0 0 1
—_———
h(z)

Das nichtineare, eingangsaffine Mehrgréfiensystem (B.19) bildet die hori-
zontale Bewegung in Abhéngigkeit des virtuellen Eingangsvektors vy ab.
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B.3 Validierung des Gesamtfahrzeugmodells

Zur Validierung des Gesamtfahrzeugmodells werden objektive Kenngrofien
aus Fahrdynamikmessungen mit den Ergebnissen aus der Gesamtfahrzeug-
simulation verglichen. Es werden normierte Manover als Bewertungsgrund-
lage fiir die stationédre und dynamische Modellgenauigkeit herangezogen.

B.3.1 Stationadre Kreisfahrt

o [°]

-10

817

—10

Messung
— — — Modell
e )
-
L -
o
-8 —6 —4 -2
ke
- e £
N ¥
-
4
-8 —6 —4 -2

ay [3]

Abb. B.3: Stationire Kreisfahrt nach rechts. Lenkradwinkel 0y, Gierrate v, Schwimm-

winkel 3 und Wankwinkel ¢ itber der Querbeschleunigung ay.

Die stationédre Kreisfahrt ist ein in der DIN ISO 4138 definiertes Fahr-
manover zur Bewertung des stationéren Fahrverhaltens. Dabei fahrt das
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Fahrzeug auf einem Kreis mit konstantem Radius. Die Geschwindigkeit
wird sehr langsam oder stufenweise bis in den querdynamischen Grenz-
bereich erhoht. Zur Validierung des Modells dient der im Fahrversuch
gemessene Lenkradwinkel- und Geschwindigkeitsverlauf als Eingangsgrofie
fir das Simulationsmodell. Bewertet werden die Querbeschleunigungs-,
Gierraten-, Schwimmwinkelabweichung sowie der Verlauf des Wankwinkels.

Aus Abbildung B.3 ist ersichtlich, dass das stationdre Fahrzeugverhalten
mit dem gemessenen Fahrverhalten bis in den querdynamischen Grenz-
bereich sehr gut tibereinstimmt. Insbesondere im niedrigen bis mittleren
Querbeschleunigungsbereich wird das Eigenlenkverhalten des Fahrzeugs
durch die Gierrate und den Schwimmwinkel korrekt wiedergegeben. Das
stationdre Wankverhalten des Gesamtfahrzeugmodells entspricht bis zu
hohen Querbeschleunigungen dem realen Fahrzeugverhalten.

B.3.2 Frequenzgang

Das Fahrmandver Sinuslenken wird in der DIN ISO 8725 definiert und
erlaubt statistisch sichere Aussagen iiber das frequenzabhéngige Fahrver-
halten [Zom91]. Es wird mit konstanter Geschwindigkeit durchgefiihrt.

In dieser Untersuchung wird abweichend von der Norm die Lenkradwinkel-
frequenz kontinuierlich erhéht. Auf diese Weise kann die Modellgiite direkt
anhand des Gierraten- und Schwimmwinkelverlaufs fiir mehrere Frequen-
zen bewertet werden. Die Bewertung des Gesamtfahrzeugmodells erfolgt
durch Vorgabe des Geschwindigkeits- und Lenkwinkelverlaufs aus der Mes-
sung.

In Abbildung B.4 sind die relevanten Bewegungsgrofien des Frequenzgangs
dargestellt. Die Lenkradwinkelfrequenz wird kontinuierlich von ca. 0,15 Hz
auf ca. 0,5 Hz erhoht. Der Verlauf der Gierrate sowie der Querbeschleuni-
gung stimmen sowohl in der Amplitude als auch in der Phase sehr gut mit
der Messung tiberein. Beim Schwimmwinkel ldsst sich trotz des Messrau-
schens eine gute Ubereinstimmung feststellen.
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Abb. B.4: Frequenzgang bei einer Lenkradwinkelfrequenz von ca. 0,15 Hz bis 0,5 Hz.
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B.3.3 Lenkwinkelsprung

Der Lenkwinkelsprung dient zur Bewertung des querdynamischen Uber-
tragungsverhaltens und ist in der DIN ISO 7975 definiert. Das Lenkrad
wird bei konstanter Geschwindigkeit sprungartig auf einen konstanten Wert
eingeschlagen. Bei diesem Fahrmanover wird der dynamische Gierraten-,
Schwimmwinkel- und Querbeschleunigungsaufbau bewertet. Zur Bewer-
tung des Gesamtfahrzeugmodells wird die Soll-Geschwindigkeit sowie der
Lenkradwinkelverlauf vorgegeben.

In Abbildung B.5 sind die relevanten Bewegungsgrofien des Lenkwinkel-
sprungs dargestellt. Der stationire Querbeschleunigungswert wird vom Mo-
dell gut abgebildet. Der transiente Aufbau der Gierrate und Querbeschleu-
nigung entspricht sehr gut den Messwerten. Die Maximalwerte der Quer-
beschleunigung und Gierrate liegen in einem realistischen Bereich, konnen
jedoch aufgrund des massiven Messrauschens nicht exakt validiert werden.
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Abb. B.5: Bewegungsgrofien bei einem Lenkwinkelsprung.
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Nomenklatur und Abkiirzungen

Nomenklatur

Nachfolgend werden die wichtigsten Formelzeichen und Symbole
dargestellt, die in dieser Arbeit Verwendung finden. Sofern nicht
anders gekennzeichnet, sind alle physikalischen Gréflen in Basis-SI-
Einheiten (von franzosisch Systéme International d’unités) angegeben.
Die Nummerierung der Gleichungen erfolgt kapitelweise und in runden
Klammern. Bei Querverweisen wird auf die Bezeichnung ,Gleichung”
verzichtet.

Allgemein

T oo Skalar x

T oo Vektor x

O .. zeitliche Ableitung

O optimale Losung
O............. obere Grenze

O . untere Grenze

9 .o Betrag eines Skalars
{1 Norm eines Vektor (hier: euklidische Norm)
Vo Gradient einer Funktion
A Differenz
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Indizes

Bat ........... Batterie

E ... ortsfestes Koordinatensystem

EM ........... Elektromotor

LW ... Luftwiderstand

R ... Widerstand durch Reibung und Rollwiderstand

Voo fahrzeugfestes Koordinatensystem

dyn ........... dynamisch

el ..., elektrisch

fro.o frei rollendes Rad

Vo vorne

h ..o hinten

T oo Variable zur Bezeichnung der Rader
1=vorne links, 2=vorne rechts,
3=hinten links, 4=hinten rechts

max .......... maximal

mech ......... mechanisch

min ........... minimal

VR cvevvvennnnn Relativgeschwindigkeit

SYS t i, System

Wi Fihrungsgrofie

X e x-Komponente eines Vektors

Vo y-Komponente eines Vektors

Do z-Komponente eines Vektors

Griechische Symbole

Qf ceveeneenn, Schriglaufwinkel des Rades 4

B o Schwimmwinkel

O v Lenkwinkel

OA veeeeann Ackermannlenkwinkel

OH vvevveennnn Lenkradwinkel

OV v Lenkradwinkel nach Drehstabfeder

Vi e Sturzwinkel des Rades i

o S Schlupf des Rades i

A Lagrange-Multiplikator

WY e Winkelgeschwindigkeit des Fahrzeugaufbaus
Wiy cevenennn Winkelgeschwindigkeit des Rades ¢ um die y-Achse
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O i Nickwinkel

Vo Gierwinkel

Do Kriitmmungsradius

PL ceeennann. Luftdichte

Pp oo Schwenkradius (stationédre Kreisfahrt)
Of e Abklingkonstante

TW «eeeeeennn. Anstromwinkel

0 Wankwinkel

Tigfa wnrevnn Einlauflingen des Reifens

ABat et Batterie: Amplitude der exponentiellen Zone

Aw oo Querschnittsflache

A Anlenkpunkte der Feder-Dampfer-Einheit

Bgat oo Batterie: Inverse der Zeitkonstanten
fir die exponentielle Zone

Byjyrfar oovee Steifigkeitsfaktor des Magic-Formula-Reifenmodells

Cylymfar ~ovven- Formfaktor des Magic-Formula-Reifenmodells

Crajpy «+vvnnn statische Reifenlédngs-/Quersteifigkeit

Dyjyiar onne Maximalwert des Magic-Formula-Reifenmodells

Ey oo Batterie: Konstantspannung

Ey ... Verlustenergie

Exjywjas -oeee- Kriimmungsfaktor des Magic-Formula-Reifenmodells

F. ............ vertikale Reifenfederkrafte auf Fahrwerk

Fy ... ... vertikale Reifenddmpferkrifte auf Fahrwerk

Fiyw .......... Luftwiderstandsvektor

Faop .ooooonn. vertikale Krafte durch den Stabilisator

Fye ... vertikale Fahrwerkfederkréfte auf Fahrzeugaufbau

Fyq .......... vertikale Fahrwerkddmpferkréfte auf Fahrzeugaufbau

F, ............ Kraftvektor am Rad i

Fio oo .. Langskraft des Rades i

Fiy ..o Querkraft des Rades i

F, . .......... Aufstandskraft des Rades ¢

G(u) ......... nichtlineares Modell zur Bestimmung der globalen Kréfte
und Momente

G(8) ovrnniin. Ubertragungsfunktion

Gix/yrjar - Korrekturfaktor des Magic-Formula-Reifenmodells zur Be-

riicksichtigung kombinierter Kraftschlussbeanspruchung
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Igat v .. Batteriestrom

Jv oo Trégheitstensor Fahrzeugaufbau

Jioo Tragheitsmoment des Rades @

K. Koordinatensystem

Lo Lagrange-Funktion

L¢h(x) ....... Lie-Ableitung der skalaren Funktion h (x) nach f ()

Moy ... ... Momentenvektor Stabilisator

My ........... Momentenvektor Fahrzeugaufbau

M; ........... Momentenvektor am Rad ¢

MgM Basis - - - - - Basismoment des Elektromotors

Memayn - - elektromotorbedingtes Maximalmoment

MeMmax - - - umrichterbedingtes Maximalmoment des Elektromotors

Memst oo thermisches Dauerdrehmoment des Elektromotors

My ..o .. Lenkradmoment

Mg ..., hydraulisches Bremsmoment am Rad ¢

Migm oooooint Elektromotormoment am Rad ¢

M;iReiy -vnen - Restbrems- un Lagerreibmoment des Rades ¢

MiRowi -« vv-- Rollwiderstandsmoment des Rades 4

Mig ..o ... Radwiderstandsmoment des Rades %

M, ........... Restmoment um die Reifenhochachse aus der Konizitét
des Reifens und dem Sturzwinkel

O ... Ursprung

Py ..o Verlustleistung

Q Batteriekapazitat

R ............. Rotationsmatrix

Ry ..., Drehmatrix, fiir Drehung eines Vektors um x

Ry Drehmatrix, fiir Drehung eines Vektors von V nach E

Rgat ..o Batterie Innenwiderstand

SH/Vx/y,(a/r) - Offset-Faktor des Magic-Formula-Reifenmodells

TBatpeak -« --- Zeitdauer fir maximalen Lade- bzw. Entladestrom
der Batterie

TBatrelax -« -« - - Abkiihl-Zeitdauer der Batterie nach maximalem
Lade- bzw. Entladestrom

TEM Basis - -« - - minimale Erholzeitdauer des Elektromotors

Temdyn -« -ov--- maximale Zeitdauer des elektromotorbedingten
Maximalmoments

TeMmax -« ----- maximale Zeitdauer des umrichterbedingten
Maximalmoments des Elektromotors

TeM oo Zeitkonstante zur Beschreibung der
Elektromotordynamik
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T, . Zeitkonstante

UBat vvvvnnn. Batteriespannung

Voo Vorfiltermatrix

W, ... Gewichtungsmatrix

X oo X-Koordinatenachse

X oo zuldssige Menge fiir Optimierungsvariable

Y oo Y-Koordinatenachse

Y/ Z-Koordinatenachse

Cap wvemeeneann Schriglaufsteifigkeit Reifen

CL o vvveeeenns Lenksteifigkeit

Ctab «vvveernnnn Federsteifigkeit Stabilisator

CY e Federsteifigkeit Fahrwerk

CW e, Luftwiderstandsbeiwert

Civveneaene Federsteifigkeit Reifen in Z;-Richtung

G(x) oo, Gleichungs- und Ungleichungsbeschrénkungen
der Optimierung

AEM oo Dampfungskonstante zur Beschreibung der
Elektromotordynamik

dy oo, Déampfungskonstante Fahrwerk

di oo Dampfungskonstante Reifen in Z;-Richtung

€ . Einheitsvektor

oo Vektorfunktion des Systems

o Zielfunktion

JRO «oieit Koeffizient zur Bestimmung des Rollwiderstands

fri oot Koeffizient zur Bestimmung des Rollwiderstands

fRe oo Koeffizient zur Bestimmung des Rollwiderstands

o Rollwiderstandsbeiwert

g Vektorfunktion des Systems

G oo Erdbeschleunigung

£ Ausgangsvektor des Systems

S VR, Lenkiibersetzung

Bix oo Parameter zur Beschreibung der Reifenellipse in x-Richtung

Kiy oo, Parameter zur Beschreibung der Reifenellipse in y-Richtung

Iy ool Lange hinten

ly coiiiiiit Lange vorne

Mo Gesamtmasse Fahrzeug

My o Masse des Rades

MYy oo, Masse des Fahrzeugaufbaus

0 konstruktiver Nachlauf

MR eevveeennnn. Reifennachlauf
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G oo Reglerparameter

T Rickfithrungsvektor

PLW «covvennnnn Ortsvektor von Fahrzeugschwerpunkt zum Angriffspunkt
der Luftwiderstandskraft

Ty e Ortsvektor von Fahrzeugschwerpunkt zu Anlenkpunkt Rad

TL oo, Lenkrollradius

TV oo Hohe des Fahrzeugschwerpunkts iiber der Strafle

Tidyn ««ceevnen dynamischer Radhalbmesser des Rades i

Tistat ««ovvnn- statischer Radhalbmesser des Rades i

SR ceveeennenn Strecke von Latschmittelpunkt zur Reifenlingskraft

T .. Transformationsmatrix

bp oo Spurweite hinten

by il Spurweite vorne

U o Stellgrofenvektor

Uy ooenennnnn. Verschiebung der Zahnstange (Lenkung)

Voo virtueller Stellgrofienvektor

VYV e Geschwindigkeitsvektor im Schwerpunkt des Fahrzeugs

Vot Betrag der Fahrzeug-Schwerpunktsgeschwindigkeit in der
x-y-Ebene

VW eveenneannns Windgeschwindigkeit

W o Fuhrungsgrofenvektor

Wetal «vvvennn-- Abstand der Stabilisatorlagerung

T oo Systemzustandsvektor

S Optimierungsvariable

Y i Ausgangsvektor

Az ... Einfederung des Gummireifens

Azy oo Einfederung des Fahrwerks
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Abkiirzungen

ABS ... Antiblockiersystem

AWD ....... .. All Wheel Drive

AWT ... ... Actuator, Wheel and Tyre Model

AYC .......... Active Yaw Control

BEV ....... ... Battery Electric Vehicle

DIN .......... Deutsche Industrienorm

EG ........... Eigenlenkgradient

EMM ......... Energiemanagement

ESP .......... Elektronisches Stabilitdtsprogramm

FTP .......... Federal Test Procedure

HD ........... Horizontaldynamikmodell

HEV .......... Hybrid Electric Vehicle

ISO ........... Internationale Organisation fiir Normung
LICQ ......... Linear Independence Constraint Qualification
MIMO ........ Multiple Input Multiple Output

NEFZ ........ Neuer Européischer Fahrzyklus

OCA ......... Optimal Control Allocation

PSM .......... Permanenterregte Synchronmaschine

QP ... Quadratische Programmierung

RM ........... Referenzmodell

SETP ......... Supplemental Federal Test Procedure

SG .. Schwimmwinkelgradient

SISO ......... Single Input Single Output

SOC .......... State Of Charge

SP ............ Schwerpunkt

SQP ... Sequentielle Quadratische Programmierung
VDC .......... Vehicle Dynamics Control
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