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Kurzfassung

Die Elektrifizierung des Antriebsstrangs und zunehmende Automatisierung personenbefor-
dernder Fahrzeuge fordern Innovationen der gesamten Fahrzeugarchitektur. Im Automobil-
bereich werden zwei relevante Entwicklungsrichtungen angestrebt. Zum einen steht die Re-
duzierung der durch den Straflenverkehr hervorgerufenen CO2-Emissionen im Fokus. Zu-
satzlich fihrt der zunehmende Automatisierungsgrad aktueller Serienfahrzeuge zur Erho-
hung der Fahrsicherheit und des Fahrkomforts. Werden weiterhin radselektiv gelenkte und
angetriebene Fahrzeuge betrachtet konnen Herausforderungen dicht besiedelter urbaner Re-
gionen, durch die erhohte Mandévrierbarkeit solcher Fahrzeuge, begegnet werden.

Um diese Entwicklungsschwerpunkte sowie das alternative Fahrzeugkonzept zusammenzu-
fithren, wird in dieser Arbeit die Frage beantwortet, wie ein optimales Fahrwerk, basierend
auf der Betrachtung der aktorischen Freiheitsgrade eines radselektiv angesteuerten Fahr-
zeugs, zu gestalten ist. Dabei wird die Auslegung des Arbeitsbereichs der Radmodule sowie
deren Anbindung an die Karosserie durch Definition der kinematischen Kennwerte mit einem
vorgestellten Auslegungserfahren durchgefiithrt und anschlieffend analysiert. Die Topologie-
Optimierung einer virtuellen Radauthangung erfolgt im Zusammenspiel mit einer durchgén-
gigen, optimalen Fahrzeugfithrungsregelung, wodurch die Freiheitsgrade des Fahrzeugkon-
zepts auch Einfluss auf den Entwurf des Fahrwerks haben. Dabei wird das radselektiv ge-
lenkte und angetriebene, automatisiert gefithrte Fahrzeug energieoptimal angesteuert sowie
die erhohte Manovrierfahigkeit des Konzeptes ausgenutzt.

Die Arbeit ist in zwei grundlegende Beitrage unterteilt. Zunéchst ist dies der Entwurf ei-
ner durchgingigen Fahrzeugfithrungsregelung fiir das radselektiv angesteuerte Fahrzeug.
Zwischen den Schnittstellen zum Trajektorien-Planer sowie den Elektromotoren der Antrie-
be erfolgt eine kaskadierte, pradiktive und lokal optimale Regelung des Fahrzeugs. Hierbei
wird der Soll-Arbeitsbereich durch die optimale Ausnutzung der Fahrzeugfithrungsfreiheits-
grade durch die Regelungsarchitektur und -strategie zur Laufzeit und ohne Geschwindig-
keitsbeschrinkungen festgelegt. Im zweiten Teil der Arbeit wird diese Regelung zusammen
mit einem detaillierten Fahrzeugmodell als Black-Box-Simulation innerhalb einer Topologie-
Optimierung basierend auf evolutiondren Algorithmen eingebettet. Kinematische Zusam-
menhénge des Fahrwerks, abgebildet iber virtuelle Lenker und Drehpole der Radaufhén-
gung, werden bei dem vorgestellten Auslegungsverfahren als Optimierungsparameter zur
globalen Optimierung des Fahrzeugverhaltens hinsichtlich des Energieverbrauchs sowie der
Fahrkomfortsteigerung ausgelegt.
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1  Einleitung

Nachhaltige Mobilitét ist eine zentrale Herausforderung aktueller Fahrzeugforschung und
-entwicklung ([GM20], [ESBM21]). Die Weiterentwicklung des Fahrzeugantriebs und der
Fahrzeugfithrung stehen im Fokus der Betrachtungen. Elektrifizierung und Dezentralisie-
rung des Antriebsstranges bilden dabei zwei wesentliche Schwerpunkte ab. Der Einsatz elek-
trischer Traktionsantriebe in Kraftfahrzeugen tragt zur Reduktion des Schadstoffausstof3es
bei und verringert zumindest lokal den Verbrauch fossiler Brennstoffe [ZHAI19]. Elektri-
sche Traktionsantriebe in dezentralen Antriebskonzepten, als Alternative zum Zentralan-
trieb, werden bereits in Serienfahrzeugen, beispielsweise dem Tesla Model S [DTT21], einge-
setzt.

Weiterhin kann eine Veranderung der Mobilitét selbst, besonders in urbanen Regionen, dicht
besiedelte Regionen und Grof3stddten, beobachtet werden [NK21]. Charakteristische Heraus-
forderungen sind dabei der begrenzte Parkraum und das vergleichsweise hohen Verkehrsauf-
kommen auf engem Raum. Beispielsweise steigt die Anzahl der Fahrzeuge im Haushalt, bei
gleichzeitig nahezu unverandertem Straflennetz bzw. Verkehrsraum und einer nur schlei-
chenden Erhéhung notwendiger Parkplédtze [NK18]. Hierbei erleichtern kleinere, wendigere
Fahrzeuge nicht nur den Personentransport sondern auch Lieferdiensten die Arbeit. Konzep-
te aktueller Fahrzeugentwicklung versprechen Nutzern eine Komfortsteigerung, aber auch
Kommunen und Stiadten einen 6konomischen und 6kologischen Mehrwert [KLNW15]. Bei-
spielsweise wird die Wendigkeit der Fahrzeuge durch individuelle und erhéhte Lenkwinkel
der Réader verbessert. Rangier- und Parkvorgange werden durch solche Fahrzeuge schneller
und mit weniger Platzbedarf durchgefiihrt.

Ein radselektiv angesteuertes Fahrzeug stellt dazu ein Fahrzeugkonzepte dar, bei dem der
elektrische Antrieb und die Lenkung dezentral, radnah oder in den Rédern integriert sind
und dadurch den Herausforderungen zur Verbrauchsreduktion und Mobilitétssteigerung be-
gegnet wird. An jedem Rad wird dazu ein Elektromotor als Traktionsmotor und ein Elektro-
motor zur Lenkung des Rades eingesetzt. Analog zu konventionellen PKW stehen Fahrzeuge
mit vier Radern, four-wheel drive and four-wheel steered (4AWD4WS), im Fokus der aktuellen
Fahrzeugentwicklung, wodurch acht Elektromotoren der Fahrzeugfithrung zur Verfiigung
stehen ([Fah13], [Rei16]). Diese Elektromotoren kénnen unabhéngig voneinander angesteu-
ert werden. Das Rad, die Radaufthédngung sowie die Elektromotoren werden als Radmodul
bezeichnet. Durch diese Radmodule entstehen Freiheitsgrade bei der Ansteuerung des Fahr-
zeugs. Ein Freiheitsgrad bezeichnet hierbei, dass mehr technische Eingriffsmoglichkeiten zur
Erfillung der Regelungsaufgabe, im Falle eines 4WD4WS ist dies die Fahrzeugfithrung, zur
Verfiigung stehen, als tatsdchlich dazu benétigt werden [JF13]. Bei dem in dieser Arbeit be-
trachteten 4WD4WS entstehen solche Freiheitsgrade durch vier Lenkwinkel und vier Rad-
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drehzahlen, die unabhéngig voneinander tiber die acht Elektromotoren angesteuert werden
konnen.

Durch diese Freiheitsgrade des Fahrzeugkonzepts kann das Gesamtfahrzeugverhalten verbes-
sert werden. Denn, neben der primiren Aufgabe der Fahrzeugfithrung, in dieser Arbeit das
Folgen einer Referenztrajektorie durch ein automatisiertes Fahrzeug, kann die Optimierung
sekundarer Ziele durch die verbleibenden Freiheitsgrade, die nicht fiir die priméare Aufgabe
benoétigt werden, erfolgen. Diese sekundiren Ziele konnen die Verringerung des Energie-
verbrauchs [Eck15] und die Verbesserung der Wendigkeit [RS14], aber auch die Steigerung
der Ausfallsicherheit durch die redundanten Aktoren [Hoe13], die Erhohung der Fahrsicher-
heit [Mos16] sowie die Steigerung des Fahrkomforts [LBNT20] sein. Eine optimale Fahrzeug-
fihrungsregelung optimiert eines oder mehrere dieser Ziele zur Verbesserung des Gesamt-
fahrzeugverhaltens. Dabei erzielen Fahrzeugfithrungsregelungen aktueller Forschung nur fiir
einen eingeschriankten Betriebsbereich der verwendeten Methoden und Algorithmen, bezo-
gen auf wirkende Krifte und die Fahr-Geschwindigkeit des Fahrzeugs, eine Verbesserung
ausgewdhlter sekundarer Ziele. Weiterhin sind diese Methoden nicht in einer durchgiangi-
gen Regelungsstruktur, im Sinne einer automatisierten Fahrzeugfithrungsregelung von der
Positionsregelung bis zur Ansteuerung der Aktoren, eingebettet. Ansitze solch einer durch-
gangigen, optimalen Fahrzeugfithrungsregelung bei einer Gesamtfahrzeugbetrachtung wer-
den bislang nur fiir einen reduzierten Geschwindigkeitsbereich des Fahrzeugs und mit ei-
nem Fahrer betrachtet (beispielsweise in [Ore06] und [Sch17]). Soll das Fahrzeugkonzept zur
Verbesserung der urbanen Stralenverkehrssituation genutzt werden, wird eine Fahrzeugfiih-
rungsregelung benétigt, die unabhangig von dem Betriebszustand des Fahrzeugs die sekun-
déren Ziele optimiert, wobei die Verringerung des Energieverbrauchs sowie die Steigerung
der Wendigkeit des Fahrzeugs im Fokus stehen muss, um die zentralen Herausforderungen
des urbanen Verkehrs anzugehen. Ein Schwerpunkt dieser Arbeit ist deshalb der Entwurf
einer durchgingigen, optimalen Fahrzeugfiihrungsregelung.

Durch die Dezentralisierung des Antriebs und der Lenkung sowie einem erhéhtem Lenk-
winkelbereich des Fahrzeugkonzepts verdndern sich Anforderungen an die Radauthangung.
Beispielsweise ist der notwendige Lenkwinkelbereich fiir die durchzufiihrenden Manéver des
Fahrzeugs, z. B. Einparken unter Ausnutzung der erhéhten Lenkwinkel, im Bauraum zu be-
riicksichtigen. Aufzuarbeiten ist, wie eine optimale Radaufhdngung der Radmodule des be-
trachteten Fahrzeugkonzepts zu entwerfen ist, damit das Gesamtfahrzeugverhalten, auch mit
dem Ziel die Optimierungsziele der automatisierten Fahrzeugfithrung bestméglich iiber Fahr-
werk und Reifen auf die Strafle umzusetzen, zukiinftige Herausforderungen, Verringerung
des Energieverbrauchs sowie Steigerung der Wendigkeit aber auch des Fahrkomforts, bewal-
tigt. Die Weitereinwicklung existierender Radauthdngungen ist dabei nicht zielfithrend, da
diese Fahrwerke abweichende Anforderungen, beispielsweise die notwendigen Betrachtun-
gen der Lenksdule zur Ansteuerung durch den Fahrer, erfiillen miissen und gleichzeitig der
Losungsraum durch beschriankte Lenkwinkelbereiche verkleinert wird. Bislang nur als Proto-
typen konstruierte Radmodule radselektiv angesteuerter Fahrzeuge setzen den Schwerpunkt
auf die Umsetzung konstruktiver Konzepte und nicht auf eine optimale Anbindung des Radt-
ragers mit dem Fahrgestell zur Verbesserung der Fahrzeugfithrung in einer Gesamtfahrzeug-
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betrachtung ([HSBB12], [SFST16] und [NAMB19]). Bevor die Konstruktion einer Radaufhin-
gung fiir das betrachtete Fahrzeugkonzept durchgefithrt wird, sollte zunéchst die optimale
Anbindung des Rades mit dem Fahrzeug untersucht werden. Dabei steht das prinzipielle ki-
nematische Verhalten des Fahrwerks im Fokus, da dieses zusammen mit der Ansteuerung
der Radmodule die Interaktion mit der Fahrbahn und damit das Gesamtfahrzeugverhalten
mafigeblich beeinflusst. Diese, in dieser Arbeit als Topologie bezeichnete, Anordnung bzw.
Anbindung iiber (virtuelle) Lenker und Drehpole der Radauthédngung zur Abbildung des ki-
nematischen Verhaltens eines 4WD4WS steht im Forschungsfokus dieser Arbeit.

Werden zukinftige Fahrzeugkonzepte betrachtet, ist anzunehmen, dass diese hochautoma-
tisiert bzw. autonom gefithrt werden. Dabei erfolgt die Ansteuerung der Elektromotoren
fir Traktion und Lenkung iiber X-by-Wire-Systeme, wodurch der Fahrer keine mechani-
sche Kopplung mehr zu den Lenkungs- und Antriebsaktoren hat. Die bislang betrachteten
Anforderungen an eine Fahrwerk werden im Wesentlichen tiber den Fahrkomfort und das
Fahrgefiihl aufgestellt ([EG17], [PH13]). Wird allerdings ein X-by-Wire-System betrachtet,
konnen diese Anforderungen nicht unmittelbar verwendet werden, da das Fahrgefiihl tiber
Pedale und Lenkrad nur noch eine Abbildung des Verhaltens des Fahrzeugs ist und dadurch
unabhéngig vom Fahrzeugverhalten simuliert werden kann. Das Fahrwerk wird also nicht
mehr zum FEinstellen des Fahrgefiihls fiir den Fahrer verwendet. Maf3geblich hat sich ver-
andert, dass die Elektromotoren den Einfluss der Strafie ausgleichen und die Sollgréfien der
Fahrzeugfithrungsregelung tiber das Fahrwerk und die Reifen applizieren werden miissen.
Durch diese Betrachtung riickt der Energieverbrauch als Giitekriterium bei der Auslegung
des Fahrwerks in den Vordergrund. Hierbei werden nicht nur Verluste der Elektromotoren
reduziert, sondern auch eines der priméiren Auslegungsziele elektrischer Fahrzeuge unmit-
telbar adressiert. Wird ein Fahrwerk basierend auf einem Giitekriterium zur Minimierung
des Energieverbrauchs entworfen, darf sich dabei allerdings der Fahrkomfort der Insassen
nicht verschlechtern. Damit eine grundlegende Betrachtung des Fahrkomforts nicht ver-
nachlédssigt wird, wird in dieser Arbeit ein Giitemafl des Fahrkomforts tiber die Wirkung
der Beschleunigungen auf die Insassen beriicksichtigt. Auf dieser Grundlage erfolgt die Op-
timierung der sekundéren Ziele in dieser Arbeit durch Reduzierung des Energieverbrauchs
tiber die Ansteuerung der Freiheitsgrade durch das iiberaktuierte Fahrzeugkonzept, unter
Beriicksichtigung der Fahrsicherheit durch Minimierung des maximalen Kraftschlusses so-
wie Steigerung der Wendigkeit, und als mafgebliches Ziel eines Auslegungsverfahrens zur
Topologie-Optimierung der Radauthiangung, unter Beriicksichtigung eines grundlegenden
Fahrkomforts.

Durch die starke Wechselwirkung der Fahrzeugfithrung mit der mechatronischen Anbindung
der Radmodule und der Radauthédngung ist der Entwurf eines Auslegungsverfahrens fiir eine
Topologie-Optimierung der Radaufhingung ein erster Forschungsschwerpunkt. Fokussiert
wird die Verringerung des Energieverbrauchs unter der Beriicksichtigung eines optimalen
Fahrkomforts. Hierbei wird ein zukunftsorientiertes, automatisiertes PKW-Szenario betrach-
tet, das auf einer Gesamtfahrzeugbetrachtung basierend erste konstruktive Aussagen zu den
Radmodulen des Fahrzeugkonzepts angibt. Grundlage des prasentierten Auslegungsverfah-
rens der Radauthdngung ist eine automatisierte, durchgéngige und lokal optimale Fahrzeug-
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fihrungsregelung. Dieses zweite Forschungsthema erzielt, dass das Fahrzeug unabhingig
vom Betriebsbereich, in dieser Arbeit sind dies die translatorischen Geschwindigkeiten des
Fahrzeugs und der Rider sowie die Kréfte in der Reifenaufstandsflache, optimal die aktori-
schen Freiheitsgrade des Konzeptes ausnutzt und dabei implizit den Energieverbrauch redu-
ziert und die Wendigkeit des Fahrtzeugs erhoht, wodurch Herausforderungen des urbanen
Stralenverkehres begegnet werden. Gerade durch die Interaktion der Fahrzeugfithrungsrege-
lung, Positionsregelung bis zur Ansteuerung der Aktoren, mit der Radauthangung der Réder
in den Radmodulen werden wichtige Wirkungen auf das Gesamtfahrzeugverhalten abgebil-
det, weshalb in dieser Arbeit diese beiden Forschungsschwerpunkte erstmalig gemeinsam be-
trachtet werden. Dazu ist das Forschungsobjekt dieser Arbeit ein radselektiv angesteuertes,
automatisiertes Fahrzeugkonzept, dessen Antriebsstrang und Lenkung vollstindig elektrifi-
ziert und dezentral in den vier Radern integriert sind.

Eine Ubersicht tiber die Forschungsschwerpunkte ist in Abbildung 1.1 gezeigt.

Topologie-Optimierung der Radaufhingung e
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Abbildung 1.1: Ubersicht und Zusammenhinge der Forschungsschwerpunkte.

Gliederung der Arbeit

Diese Arbeit ist folgendermaflen strukturiert: Basierend auf dem Stand der Technik und Wis-
senschaft in Kapitel 2 werden die Forschungsthemen abgeleitet und zwei Forschungsfragen,
zur Topologie-Optimierung und der Fahrzeugfithrungsregelung, formuliert. Die dafiir not-
wendige Modellierung des radselektiv angesteuerten Fahrzeugs wird in Kapitel 3 prisen-
tiert. Zielsetzung dieses Kapitels ist die Identifikation relevanter physikalischer Effekte, die
sich auf die definierten Ziele der Topologie-Optimierung zur Optimierung der sekundéren
Ziele des Fahrzeugkonzepts, Komfort und Energieoptimierung, auswirken. Die Schwerpunk-
te liegen auf:

« Modellierung der statischen und dynamischen Systemteile des Fahrzeugaufbaus und
der Radmodule
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+ Erstellung eines parametrisierten White-Box-Modells des Fahrwerks

Aufbauend auf den erstellten Modellen werden zur durchgiangigen, optimalen Fahrzeugfiih-
rungsregelung Methoden und Algorithmen der Regelungsarchitektur in Kapitel 4 prisen-
tiert. Die Kernelemente diese Kapitels sind:

« Energieoptimale Stellgrofienverteilung
« Optimale Radmodul-Fithrungsgréf3enbestimmung

In Kapitel 5 wird ein systematisches Auslegungsverfahren zum Forschungsthema Topologie-
Optimierung der Radaufthédngung présentiert. Im Fokus stehen dabei:

« Auswahl geeigneter Optimierungsparameter, Giitemafle und Manéver
« Auslegungsstrategie und -verfahren

Im anschliefenden Kapitel 6 werden Ergebnisse prisentiert und diskutiert. Hierbei wird
der Schwerpunkt auf die Ausnutzung der Freiheitsgrade durch die Regelungsarchitektur und
-strategie im Zusammenspiel mit der Topologie-Optimierung gelegt. Ergebnisse des Ausle-
gungsverfahrens werden miteinander verglichen und das Regelungsverhalten gegentiber Me-
thoden aus dem Stand der Technik bewertet. Dabei liegen die Schwerpunkte auf:

« Diskussion exemplarischer Ergebnisse der Topologie-Optimierungen

« Prasentation des Gesamtsystemverhaltens und Vergleich mit Ergebnissen aus dem Stand
der Technik

Kapitel 7 fasst die Haupterkenntnisse der Forschungsarbeit zusammen.
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In bisherigen Ansétzen zur Fahrzeugfithrung radselektiv angesteuerter Fahrzeuge werden
beschriankte Betriebsbereiche des Fahrzeugs in wohldefinierten Szenarien unter Laborbedin-
gungen zur Bearbeitung der aufgestellten Forschungsfragen betrachtet. Dabei liegt der Fokus
haufig auf der Inbetriebnahme eines Demonstrators zur prinzipiellen Darstellung des Fahr-
zeugkonzepts oder einer Ebene der kaskadierten Regelung zur Optimierung eines Giitemafies
mit einer darauf zugeschnittenen Methode fiir ein Teilsystem des Gesamtfahrzeugs. Diese be-
stehende Forschung wird nachfolgend aufgearbeitet.

Hinsichtlich der Fahrwerksentwicklung ist zwischen der industriellen Produktgenerations-
entwicklung und forschungsorientierten Herangehensweisen zu unterscheiden. Wiahrend An-
satze und Verfahren zur Fahrwerksentwicklung aus der Industrie prinzipiell bekannt sind,
erfolgt die tatsichliche Auslegung ohne eine Veréffentlichung des Entwicklungsprozesses
mit den durchgefiithrten Schritten. Zwischen der Meta-Ebene zur Beschreibung des Entwick-
lungsprozesses und den konkreten Ergebnisses werden deshalb keine Arbeiten aus dem Stand
der Technik présentiert. Vorgestellt werden deshalb forschungsbasierte Auslegungsverfah-
ren.

Die Aufarbeitung des Stands der Wissenschaft und Technik zeigt im Hinblick auf die beiden
Forschungsschwerpunkte dieser Arbeit, Topologie-Optimierung und optimale Fahrzeugfiih-
rungsregelung, die Forschungsliicke auf. Bereits vorhandene Methoden und Algorithmen, die
diese Arbeit unterstiitzen, werden identifiziert. Alternative Ansitze zu den in dieser Arbeit
entwickelten Methoden und Algorithmen oder vergleichbare Losungsmoglichkeiten werden
diskutiert. Dazu wird zunichst ein Uberblick iiber Forschungsergebnisse zu radselektiv ange-
steuerten Fahrzeugen in Abschnitt 2.1 gegeben. Arbeiten zur konventionellen und computer-
gestiitzten Topologie-Optimierung sowie der Fahrzeug- und Fahrwerksauslegung werden in
Abschnitt 2.2 préasentiert. Abschnitt 2.3 fasst Ergebnisse der durchgiangigen Fahrdynamikreg-
lung sowie relevante Ergebnisse einzelner Kaskaden der Regelungsaufgaben eines 4WD4WS
zusammen. In Abschnitt 2.4 wird die Forschungsliicke als Grundlage der Forschungsfragen
in den Abschnitten 2.5 und 2.6 aufgearbeitet.

2.1 Radselektiv angesteuerte Fahrzeuge

Losgelost von der Fragestellung wie das optimale Fahrwerk eines radselektiv angesteuerten
Fahrzeugs zu konstruieren ist, um das Fahrverhalten bestmoglich zu unterstiitzen, sind im
Stand der Technik Prototypen radselektiv angesteuerter Fahrzeuge sowie Fahrwerke kon-
struiert worden, um erste (empirische) Erfahrungen dieser Technologien zu sammeln. Eine
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mafigebliche Herausforderung bei der Konzeption von Fahrwerken fiir radselektiv angesteu-
erter Fahrzeuge ist der Bauraumkonflikt durch den angestrebten Lenkwinkelbereich und den
Lenkern der Authangung. Je grof8er der Lenkwinkelbereich konzipiert wird, desto mehr Ein-
schrankungen sind bei der Abstimmung der Kinematik der Radauthédngung zu beriicksichti-
gen [EG17].

Dazu werden in diesem Abschnitt exemplarisch vier Ansdtze préasentiert, deren technische
Aspekte einen oder mehrere Gemeinsamkeiten mit dem betrachteten Szenario dieser Ar-
beit haben. In [NAMB19] wird ein Uberblick iiber Fahrzeugkonzepte mit dezentralisierten
Antriebs- und Lenkungskonzepten mit vergrofiertem Lenkwinkel gegeben, wobei die vorge-
stellten Fahrzeug- und Fahrwerkskonzepte Prototypen sind und weder Serien- noch Vor-
serienreife aufweisen. Eine vertiefende Betrachtung der vorgestellten Konzepte erfolgt in
[Eck16], wobei dort auch wichtige Eigenschaften und Kennwerte der Fahrwerkskonstruk-
tion fiir die prototypischen Umsetzungen im Detail aufgearbeitet werden.

OmniSteer

Die Erforschung eines funktional sicheren, mechatronischen Langs- und Querfithrungssys-
tems basierend auf radnahen, elektrischen Traktionsmotoren sowie Integration der indivi-
duellen Lenkung in den vier Radmodulen war das Ziel des Verbundprojekts OmmniSteer
[FHRa19]. Die Ansteuerung der acht Aktoren erfolgt durch X-by-Wire-Systeme. Ein Fokus
der Untersuchungen des Gesamtsystems ist die Erprobung von Parkmanévern im erweiterten
Lenkwinkelbereich. Im Gegensatz zu konventionellen Lenksystemen wird die Topologie des
Fahrzeugs zur Darstellung unterschiedlicher Lenkungsiibersetzungen und -konfigurationen
zur stetigen Anpassung der Radstellung ohne vollstandiges Abbremsen, bzw. Drehung des
Rades im Stillstand des Fahrzeugs, genutzt. Das an jedem Radmodul identische Fahrwerk
erzielt dabei Lenkwinkel im Intervall § € [—90°, 90°]. Ein weiteres Merkmal des Demonstra-
tors ist die automatisierte Fahrzeugfithrung. Durch ein Lokalisierungsverfahren wird nicht
nur die Position und Ausrichtung des Fahrzeugs bestimmt, sondern auch das Umfeld vermes-
sen, wodurch eine Trajektorienplanung erméglicht wird. Neben den Inertialsensoren zum
Bestimmen des Fahrzeugzustandes sowie den Drehzahl- und Lenkwinkelsensoren wurden
vier Lidar-Sensoren zur Lokalisierung verwendet. Das Fahrzeug ist in Abbildung 2.1a, das
Fahrwerk in Abbildung 2.1b dargestellt [FHRa19].

Die Lenkung des Rades erfolgt iber eine Kegelradstufe und einen Kardanantrieb, die tiber
dem Rad angeordnet sind. Der Lenkaktor ist dazu am Fahrzeugaufbau befestigt und tiber-
tragt das Lenkmoment iiber ein Kreuzgelenk. Eine Parallelfithrung erméglicht schliefilich die
Ubertragung eines Lenkmoments iiber den gesamten Radlenkwinkelbereich. Ein am Rand der
Konstruktion angeordnetes Feder-Dampfer-System erhoht den nutzbaren Bauraum, wodurch
nicht nur ein Radnaben-Traktionsmotor eingesetzt, sondern auch der gewiinschte Lenkwin-
kelbereich erzielt wird. Die vertikal versetzte Konstruktion der Lenker kann mit einer Mehr-
lenkerauthidngung verglichen werden [NAMB19].
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(a) Fahrzeug-Demonstrator des Projekts OmniSteer'. (b) CAD-Zeichnung des entwickelten Fahrwerks
des Projekts OmniSteer [NAMB19]. Die Lenker
sind in griin hervorgehoben.

Abbildung 2.1: Versuchstriger und Detailansicht des Fahrwerks des 6ffentlich geférderten Projekts OmniSteer.

ROboMObil

Das ROboMObil ist ein Elektromobilititskonzept basierend auf einer intelligenten Ansteue-
rung eines vierradrigen (Fahrzeug-)Roboters, der ebenfalls als radselektiv angesteuertes Fahr-
zeug bezeichnet werden kann. Bei diesem Fahrzeug sind Traktionsmotor, Bremse und Len-
kung im Rad selbst zusammen mit einem Feder-Dampfer-System in jedem der vier Radmodu-
le integriert. Der Versuchstriger kann Lenkwinkel im Bereich 6 € [—25°,90°] individuell an
jedem Rad einstellen. Die Ansteuerung des Fahrzeugs erfolgt ferngesteuert durch den Fahrer,
iiber einen Sidestick (Seitenkniippel), der hdufig in der Luftfahrt verwendet wird, sowie teil-
oder vollautomatisiert. Das Fahrzeug ist in Abbildung 2.2a, das Fahrwerk in Abbildung 2.2b
dargestellt [BASST11].

Durch die Integration des Traktionsmotors und der Bremse im Rad entstehen hohe unge-
federte Radmassen. Mit diesen vier mechanisch unabhéngigen Modulen wird allerdings er-
moglicht, den Fahrzeugaufbau zu modifizieren sowie das Fahrwerk unabhangig der geometri-
schen Anforderungen des Antriebsstrangs zu konstruieren und weiterzuentwickeln. Bislang
wird eine Doppelquerlenkeraufthdngung verwendet, die durch ein in Richtung Fahrzeugauf-
bau riickgesetztes Federbein sowie Dreieckslenker charakterisiert wird. Die Abstiitzung des
Lenkaktors erfolgt tiber ein Stirnradgetriebe und eine Kardanwelle zum oberen Dreieckslen-
ker.

Das Forschungsfahrzeug ROboMODbil zeichnet sich durch die Breite der abbildbaren For-
schungsfragen ab. Beispielsweise werden Umfeldwahrnehmung, Lokalisierung und Trajekto-
rienplanung in [HSBB12] untersucht sowie darauf aufbauend die Durchfithrung intelligenter
Parkmanover in [SRB14]. Alternative Fahrzeugfithrungskonzepte, wie die Pfadfolgeregelung
des Fahrzeugs, erfolgt in [RWB16].

! https://www.schaeffler-tomorrow.com/tomorrow/332/index.html, zuletzt abgerufen: 17.08.2021
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(a) Fahrzeug-Demonstrator ROboMODbil mit Karosserie und Platz (b) CAD-Zeichnung des entwickelten Fahrwerks des ROboMO-
fiir einen Insassen [BASST 11]. bils [SRB14]. Traktionsmotor und Bremse auf der Radnabe be-
festigt (rot).

Abbildung 2.2: Versuchstriger und Detailansicht des Fahrwerks des ROboMObils.

SpeedE

Der SpeedE ist ein umfangreicher, rein elektrisch betriebener Versuchstréger, der das Inno-
vationspotential radselektiv angesteuerter Fahrzeuge darstellbar machen und so die Vortei-
le verglichen zum konventionellen PKW steigern soll [SKE13]. Das Fahrzeug ist in Abbil-
dung 2.3a, das Fahrwerk in Abbildung 2.3b dargestellt.

Der Demonstrator hat an der Vorderachse zwei individuelle Lenkaktoren, welche die Ri-
der unabhingig voneinander bis zu 6 € [—90°,60°] einschlagen kénnen sowie zwei elek-
trohydraulische Bremsen. Durch zwei unabhingig voneinander ansteuerbare Elektromoto-
ren und zwei weitere hydraulische Bremsen an der Hinterachse kann ein Torque-Vectoring
(vgl. [Kas18]) erfolgen. Die Steuerung erfolgt mit einem Seitenkniippel und Pedalen durch
einen Fahrer. Damit hat dieser Versuchstriger weniger Freiheitsgrade als ein 4WD4WS und
macht dadurch Potentiale einer ndher am konventionellen PKW orientierten Topologie ana-
lysierbar. Im Fokus steht dabei die Analyse der steer-by-wire-, drive-by-wire- und brake-by-
wire-Technologien zusammen mit zukunftsorientierten Schnittstellen tiber HMIs zum Fahrer,
Langsdynamikuntersuchungen, Rekuperationsstrategien sowie Torque-Vectoring [SFST16].

Das Fahrwerk dieses Versuchstragers erreicht seinen Lenkwinkelbereich durch den vertikal
iiber dem Radtrager angeordneten Dreieckslenker sowie durch den Aktor des Lenksystems.
Einseitig lenkwinkelbeschrankend ist deshalb mafigeblich der zweite, untere Dreieckslenker,
wodurch die Radaufthangung durch einen modifizierten Doppelquerlenker beschrieben wer-
den kann. Das Federbein wird zwischen Fahrzeugaufbau und dem unteren Dreieckslenker auf
dem Radtriger montiert, wodurch der Bauraum fiir weitere radnahe Komponenten, z. B. den
Traktionsmotor, eingeschrankt wird. Durch diese relativ einfache Bauweise der Anbindung
des Lenkaktors an das Rad wird ein deutlich gréflerer Bauraum benétigt, was beispielsweise
in Abbildung 2.3a zu sehen ist.
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(a) Fahrzeug-Demonstrator SpeedE?. Gut zu sehen ist der hohe Platzbedarf des (b) CAD-Zeichnung des entwickelten Fahrwerks
Lenk-Aktors aus der Motorhaube heraus. des SpeedE [SKE13]. An der Vorderachse ist kein
Traktionsmotor angebracht.

Abbildung 2.3: Versuchstriger und Detailansicht des Fahrwerks des SpeedE.

Modular Robotic Vehicle

Das von der NASA entwickelte Modular Robotic Vehicle (MRV) ist ein iiber den Fahrer oder
eine Fernsteuerung gesteuerter Versuchstrager, dessen Alleinstellungsmerkmal im applizier-
baren Lenkwinkelbereich 6 € [—180°,180°] liegt. Die Ansteuerung der Antriebs-, Lenk-
oder Bremsaktoren erfolgt tiber X-by-Wire-Systeme. Der elektrisch angetriebene Versuchs-
trager wird fiir Untersuchungen in stiddtischen Szenarien, Industriekomplexen und Einsatz-
moglichkeiten auf anderen Planeten vorgesehen [RS14]. Das Fahrzeug ist in Abbildung 2.4a,
das Fahrwerk in Abbildung 2.4b dargestellt.

Die wesentlichen Merkmale des (robotischen) Fahrwerks sind die relativ einfache Aufhén-
gung des Rades, Radtrigers, Feder-Dampfer-Systems und Federbeins mit einer starren, ver-
tikal ausgerichteten Achse. Der Lenkwinkel ist gegeniiber einer konventionellen Radauthén-
gung oder den anderen vorgestellten Konzepten nicht geneigt, wodurch die Verlangerung der
Lenkachse exakt durch den Radmittelpunkt geht. Kennwerte wie der Lenkrollradius und der
Spreizungswinkel werden dadurch sehr niedrig und zeitliche Anderungen der kinematischen
Kennwerte minimal. Durch die ungiinstige Abstiitzung der Reifenaufstandskrifte muss der
Triger des Moduls sehr stabil konstruiert werden. Geschwindigkeiten iiber 65 km h~! kon-
nen mit diesem Versuchstrager nicht abgebildet werden [RS14].

2 nttps://www.uni-das.de/ika- rwth-aachen, zuletzt abgerufen: 17.08.2021
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(a) Der Prototyp MRV mit zwei Sitzen und keinen Sensoren zur Lokalisierung. (b) Vergrolerung des Fahrwerks des
MRV.

Abbildung 2.4: Versuchstrager und Detailansicht des Fahrwerks des MRV?.

Zusammenfassung

Der gegebene Uberblick iiber radselektiv angesteuerte Fahrzeuge in diesem Abschnitt zeigt,
dass in den vergangenen Jahren Fahrzeugkonzepte als Prototypen entwickelt wurden, um in-
novative Antriebs- und Lenkungskonzepte zu untersuchen, die besonders den urbanen Stra-
Benverkehr erschlieen sollen. Bislang ungeklért bleibt die optimale konstruktive Umset-
zung, d. h. der optimale Lenkwinkelbereich zusammen mit dem notwendigen Bauraum und
die optimale Anbindung des Rades mit dem Fahrzeug solcher Konzepte.

Wihrend die Radauthangung des MRV keine Lenkwinkelbeschrankungen hat, stellen die
anderen drei vorgestellten Versuchstriger radselektiv angesteuerte Fahrzeuge dar, die Ein-
schrankungen im Lenkwinkelbereich oder den Freiheitsgraden der Traktionsantriebe ha-
ben. Hierbei unterscheidet sich das Projekt OmniSteer von den anderen dadurch, dass kein
Fahrzeugaufbau berticksichtigt wird und deshalb vertikaldynamische Effekte unzureichend
abgebildet werden. Stehen 4WD4WS-Fahrzeuge im Fokus, werden die Freiheitsgrade des
Radmodul-Konzeptes durch die Versuchstrager OmniSteer und MRV vollstandig abgebildet.
Das ROboMObil bildet einen verkleinerten Lenkwinkelbereich ab und der SpeedE reduziert
die Freiheitsgrade dadurch, dass an der Hinterachse nicht gelenkt und an der Vorderach-
se nicht angetrieben wird. Eine automatisierte Ansteuerung zur Trajektorienfolgeregelung
kann durch die Versuchstrager OmniSteer und ROboMObil erméglicht werden.

3 nttps://technology.nasa.gov/patent/MSC-TOPS- 74, zuletzt abgerufen: 17.08.2021
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Die Gemeinsamkeiten der Konzepte liegen in der Umsetzung einer Konstruktion des Fahr-
werks, mit dem Ziel einen erhohten Lenkwinkelbereich abzubilden, wobei keine optimale To-
pologie der Radaufthdngung bestimmt wird. Die Beriicksichtigung eines dieser prototypischen
Fahrwerke, oder eines Serienfahrwerks, schrankt den méglichen Lésungsraum der optimalen
Bestimmung einer Radauthdngung a priori ein. Ziel dieser Arbeit ist es deshalb, ein Ausle-
gungsverfahren zu entwickeln, das optimale Aussagen zur Topologie der Radaufthédngung fiir
das Fahrzeugkonzept bestimmt. In dieser Arbeit erfolgt der Entwurf eines Auslegungsver-
fahrens basierend auf der Analyse grundlegender Methoden zum Fahrwerksentwurf auf der
Meta-Ebene aus dem Stand der Technik mit dem 4WD4WS-Konzeptes im Fokus.

2.2 Forschungsbasierte Fahrwerksentwicklung

Da der industrielle Fahrwerksentwurf in der Regel auf einer stetigen Weiterentwicklung eta-
blierter Fahrwerksgenerationen beruht, werden solche industriellen Auslegungsverfahren in
dieser Arbeit nicht verwendet oder weitergefithrt. Im Gegensatz dazu werden einige Ver-
fahren aus der Literatur, wie beispielsweise die Inversion der Fahrwerkskinematik, die ganz-
heitliche Optimierung sowie die stufenweise Grundauslegung mit physikalischen Minimalm-
odellen, der forschungsbasierten Fahrwerksentwicklung erlautert.

Ganzheitliche Optimierung des Fahrwerks

Bei der ganzheitlichen Optimierung wird versucht, durch eine uneingeschrénkte Betrachtung
des Parameterraums das globale Optimum des Fahrwerkverhaltens zu einem gewéhlten Gii-
temafd zu ermitteln.

Beispielsweise wird in [Wim97] ein Verfahren vorgestellt, dass eine ganzheitliche Betrach-
tung anstrebt. Hierbei liegt der Fokus der Optimierung auf dem Gesamtsystemverhalten
durch eine lokale Optimierung der Achsenkinematik. Ein wesentliches Element des Verfah-
rens ist die Festlegung der geometrischen Lage der Lenkachse. Durch eine Kombination aus
Erfahrungswerten iiber den a priori festgelegten Fahrwerkstyp und eine gegebene Giitefunk-
tion erfolgt die Optimierung der Fahrwerkparameter, beispielsweise des Sturzwinkels, wobei
eine iterative Bestimmung der Parameter erfolgt. Durch diese strukturierte Herangehenswei-
se werden moglichst viele Optimierungsparameter identifiziert und optimiert, die ganzheit-
liche und gemeinsame Betrachtung aber dennoch eingeschrankt.

Die prinzipielle Herangehensweise mit maximalen Moglichkeiten hat einige technische Her-
ausforderungen, weshalb eine Durchfithrung dieses Ansatzes in der Literatur bislang nicht
uneingeschrankt durchgefiihrt wird. Einige Hiirden sind die hohe Anzahl der Kombinationen
der Parameter, Abhangigkeiten dynamischer Systemteile und die dafiir notwendige Rechen-
zeit sowie die notwendige Konvergenz des Losungsverfahrens zum Optimierungsproblem
[G.19].
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Inversion der Achskinematik

In [Nie12] wird eine automatisierte Vorauslegung der Radaufhdngung konventioneller PKW
durchgefiithrt. Das vorgestellte Verfahren gliedert sich dabei in die vier Schritte:

1. Definition der Entwicklungsziele und Randbedingungen des Fahrwerks und des Ge-
samtfahrzeugs.

2. Achsenvorauslegung durch Bewertung und Auswahl geeigneter Achsenvarianten auf
Basis der Anforderungen.

3. Bestimmung einer gewichteten Kostenfunktion.
4. Durchfithrung einer Black-Box-Optimierung basierend auf evolutionédren Algorithmen.

Eine Modellierung der konkreten Achskonstruktion bildet die Grundlage des Verfahrens. Bei
der Optimierung der ausgewéhlten Achsenvariante werden evolutionére Algorithmen in ei-
nem iterativen Verfahren zur Annaherung des Modells an das Zielverhalten durch geschickte
Variation der Parameter eingesetzt. Dabei werden im Wesentlichen die Positionen der An-
bindungspunkte der Lenker am Fahrzeugaufbau sowie die Lagersteifigkeiten variiert.

Das Gesamtfahrverhalten wird durch die Manéver stationire Kreisfahrt, zur Darstellung des
querdynamischen Grenzbereichs, dem Lenkwinkelsprung, als Abbildung des Ansprechver-
haltens und transienten Verhaltens, sowie der Frequenzganganalyse, zur Untersuchung des
dynamischen Verhaltens, analysiert. Die Manover werden dabei gleich gewichtet, um Verbes-
serungen einzelner Fahrsituationen auszuschlieflen. Als wesentliche Einflussgrofien werden
die Radstellungsédnderungen durch Spur-, Sturz- und Nachlaufwinkel genannt. Dabei erfolgt
eine Angabe der Winkel in Kennlinien in Abhéngigkeit von den Reifenaufstandskraften.

Stufenweise Grundauslegung mit physikalischen Minimalmodellen

Eine mehrschrittige Auslegung des Fahrzeugverhaltens auf der Grundlage von Minimalmo-
dellen wird in [M&d12] préasentiert. Das Verfahren lésst sich in die folgenden Schritte eintei-
len:

1. Bestimmung geeigneter Minimalmodelle zur Darstellung des Giergrenzbereichsverhal-
tens, stationdren Eigenlenkverhaltens und dynamischen Fahrzeugverhaltens.

2. Vorauslegung der vertikaldynamischen Eigenschaften unabhingig von der Querdyna-
mik? und der Lenkungsauslegung auf Basis der Minimalmodelle.

3. Experimente zur Ermittlung relevanter fahrdynamischer Eigenschaften im Gierraten-
gleichgewicht bei sinusférmigen Eingangsgrofien sowie Seitenkraftverhalten beim sta-
tionédren Eigenlenkverhalten.

4. Wiederholung des dritten Schrittes nach Anpassung der Modellparameter.

4 Anforderungen der Vorauslegung werden als Restriktionen in der Querdynamikauslegung beriicksichtigt.
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5. Problemorientierte Entwicklung zur Verbesserung des Fahrverhaltens.

Innerhalb der einzelnen Auslegungsschritte kann die Verdnderung der Modellierungstiefe
und das Festlegen einzelner Parameter der Komponenten erfolgen. Dabei werden abhingig
vom Grad der Erfiilllung der Entwicklungsziele Modelle vereinfacht oder weiter detailliert,
wodurch numerische Optimierungsmethoden zum Losen benétigt werden. Beispielsweise
wird die Wank-abstiitzung an der Vorderachse abhdngig von der Querbeschleunigung so fest-
gelegt, dass ein definierter Zielbereich eingehalten wird.

Resultiert das gewiinschte Fahrverhalten, werden in der problembasierten Entwicklung im
letzten Schritt spezielle Fahrmanover, z. B. Geradeausfahrt bei Seitenwind oder das Brem-
sen in der Kurvenfahrt, verwendet, um weitere Komponenteneigenschaften und -parameter
gezielt anzupassen. Das gesamte Verfahren kann teilautomatisiert durchgefithrt werden, bei
der Bewertung der einzelnen Iterationen wird allerdings Erfahrungswissen benétigt.

Mit dem Ziel die Interaktion des Fahrwerks im Entwurfsverfahren mit der Fahrzeugfithrungs-
regelung gemeinsam zu betrachten, sind die Méglichkeiten der durchgingigen Fahrzeugfiih-
rungsregelung und die Ansteuerung der Freiheitsgrade zur Optimierung sekundirer Ziele
aufzuarbeiten. Im nachfolgenden Abschnitt werden dazu Ansétze aus dem Stand der Technik
diskutiert.

2.3 Durchgingige Ansitze zur Fahrdynamikregelung

In diesem Abschnitt werden Fahrdynamikregelungen zu Fahrzeugfithrungsregelungen rad-
selektiv angesteuerter Fahrzeuge diskutiert.

Die kaskadierte Betrachtung einer Fahrzeugfithrungsregelung iiber eine Trajektorienfolgere-
gelung und eine Stellgrofienverteilung (Control Allocation, [JF13]) ermdglicht die kombinier-
te Betrachtung der Fahrzeugliangs- und -querfithrung eines radselektiv angesteuerten Fahr-
zeugs, auch Fahrdynamikregelung oder Horizontaldynamikregelung genannt (siehe [Ore06],
[Mos16]). Mit der Beriicksichtigung der vertikaldynamischen Zusammenhénge, beispielswei-
se Uber eine Vertikaldynamikregelung oder die Beriicksichtigung der Reifenaufstandskrifte
in der Stellgrofienverteilung, wird eine ganzheitliche, bzw. durchgingige, Betrachtung zur
Fahrdynamikregelung erzielt, wodurch die im Fokus stehenden Schnittstellen der dynami-
schen Teilsysteme betrachtet werden. Im Anschluss an die Kaskade der Stellgroflenverteilung
kénnen Regelkreise der Radmodule separat betrachtet und ausgelegt werden. Ein Uberblick
wird in [AKB06] gegeben.

In [Ore06] wird ein erster Ansatz zur Fahrdynamikregelung eines radselektiv angesteuerten
Fahrzeugs présentiert. Die Trajektorienfolgeregelung der Geschwindigkeit basiert dabei auf
einer linearisierenden Vorsteuerung durch Modellinvertierung und einer P-Folgeregelung.
Zur Minimierung der maximalen Kraftschlussausnutzung der Reifen wird ein nichtlineares
Optimierungsproblem formuliert, das abhiangig von den Stelleingriffen der Horizontaldy-
namikregelung die Reifenaufstandskrifte an den Radern bestimmt. Die Aktorik wird zur
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Regelung der Vertikaldynamik iiber einen PID-Regler erweitert, die Ansteuerung einzelner
aktiver Federbeine wird nicht présentiert. Durch diesen Ansatz werden die mafigeblichen
Bewegungs-Freiheitsgrade des Fahrzeugaufbaus so geregelt, dass eine optimale Interaktion
zwischen der Vertikaldynamik tiber die Reifenaufstandskrafte und der Stellgroflenverteilung
sowie der Trajektorienfolgeregelung erzeugt wird.

In [Kno09] wird ein vergleichbarer Ansatz zur Fahrdynamikregelung verwendet und ein
nichtlinearer Optimierungsansatz zur Stellgroflenverteilung présentiert. Das primére, Aus-
gleich des Regelfehlers der Fahrzeugbewegung, und sekundére Optimierungsziel, die Stell-
groflenverteilung zur Optimierung des Reifenkraftschlusses, werden sequentiell bearbeitet.

Eine Untersuchung des tiberaktuierten Antriebskonzepts gegeniiber Aktorausfillen wird in
[Hoe13] durchgefiihrt. Dabei werden wesentliche Elemente der Modellierung aus [Ore06]
iibernommen und durch elektrischen Teilsysteme der Antriebe in feldorientierten Koordina-
ten im Entwurfsmodell zur Regelung erweitert. Die Regelung der Horizontaldynamik erfolgt
durch eine flachheitsbasierte Folgereglung. Das sekundire Regelungsziel, die Kompensation
der Aktorausfille, wird iiber die Stellgroflenverteilung realisiert. Eine Robustheitsanalyse fiir
unbekannte Reifenparameter und geometrische Schwankungen des Fahrzeugschwerpunkts
bilden den Fokus dieser Arbeit. Weitere Veroffentlichungen, die eine flachheitsbasierte Zwei-
Freiheitsgrade-Trajektorienfolgeregelung vorschlagen, sind [WM12] und [SRH20]. Eine Un-
tersuchung der verbleibenden fahrdynamischen Méoglichkeiten nach dem Ausfall eines Ak-
tors wird in [SSH21] diskutiert.

Ein alternatives sekundéres Optimierungsziel der Stellgroflenverteilung wird durch die Re-
duktion des Energieverbrauchs in [Eck15] erméglicht. Dort erfolgt die Vorgabe der Referenz-
groflen der Fahrdynamikregelung tiber die Fahr- und Bremspedalstellung, zur Abbildung des
Gesamtantriebs- bzw. Gesamtbremsmoments, und die Stellung des Lenkrades, zur Vorgabe
der Fahrtrichtung, durch den Fahrer. Eine exakte Ein-Ausgangslinearisierung mit der Vor-
gabe eines linearen Wunschiibertragungsverhaltens regelt basierend auf einem erweiterten
Zustandsraummodell mit dem Einfluss des Luftwiderstandes die Soll-Ist-Abweichung aus. Ein
numerisch gelostes Optimierungsproblem verteilt die virtuellen Stellgrofien an die Aktoren
so, dass minimale Gesamtantriebsstrangverluste resultieren. Es wird ebenfalls gezeigt, dass
dieses Optimierungsproblem mehrere Minima aufweist, wobei die global optimale Losung
durch geeignete Wahl der Startpunkte und Gewichtungsmatrizen gefunden werden kann.

In [Reil6] wird eine Fahrdynamikregelung sowie eine optimalen Reifenkraftverteilung fiir ein
radselektiv angesteuertes Fahrzeug vorgestellt. Dabei wird die Fahrdynamikregelung analog
zu [Eck15] tiber eine exakte Linearisierung sowie PI-Regler gebildet. Die préasentierte Stell-
groflenverteilung verwendet eine Mehrzieloptimierung zur Ausnutzung der Freiheitsgrade
des Fahrzeugkonzepts. Beriicksichtigt werden dabei die Minimierung der Kraftschlussaus-
nutzung, die Minimierung des Reifenverschleifles durch Minimierung der Schréaglaufwinkel
und der Minimierung des Energieverbrauchs durch Minimierung der Reifenldngskrafte. In
dieser Arbeit werden die Fahrervorgaben tiber einen Joystick verwendet.

Wiéhrend in [Ore06], [Kno09] und [Eck15] nichtlineare Optimierungsprobleme zur Laufzeit
gelost werden, erfolgt in [Mos16] eine Stellgrof3enverteilung basierend auf der Losung eines



2.4 Forschungsliicke 17

einmalig offline gelosten Optimierungsproblems. Die Bestimmung der Stellgrofien iber ei-
ne Formel zur Laufzeit hat dadurch geringeren Rechenaufwand. Auch in [Mos16] wird die
Minimierung der maximalen Kraftschlussausnutzung erzielt. Details zu diesem Ansatz wer-
den in Abschnitt 4.2 préasentiert. In [Mos16] basiert die Horizontaldynamikregelung auf P-
Regelungen fiir die translatorischen Freiheitsgrade sowie einer PD-Regelung der Gierrate
basierend auf einem linearen Modell der Horizontaldynamik. Ein dafiir notwendiges entkop-
peltes Zustandsraummodell resultiert durch eine Vorsteuerung, welche die Fahrervorgaben
auf eine Beschleunigungs-Referenztrajektorie abbildet.

In [Eck15] wird das Giitemaf} des Energieverbrauchs im Wesentlichen iiber die Betrachtung
der elektrischen Seite der Radmodule und in [Reil6] nur tiber die Langskraft in der Reifenauf-
standsflache beeinflusst. Fiir eine gekoppelte Betrachtung des Entwurfs des Fahrwerks unter
Beriicksichtigung der optimalen Fahrzeugfithrungsregelung sind diese Energiebetrachtun-
gen nicht ausreichend.

Gemeinsamkeiten der vorgestellten Konzepte liegen in der Nutzung dhnlicher Entwurfsmo-
delle sowie dem ausschlieBlichen Einsatz der statischen Stellgroflenverteilung, welche die
Uberaktuiertheit zur Optimierung eines sekundiren Optimierungsziels ausnutzt. Wihrend
fir Aktorausfille und Energiebetrachtungen weitergehende Modellierungen sowie eine wei-
tere Regelschleife tiber die Elektromotoren prasentiert werden, erfolgt lediglich eine rudi-
mentire Betrachtung dieser Systeme, wenn die Horizontaldynamikregelung im Fokus der
Arbeit liegt. Dabei ist ein systematischer Nachteil der statischen Stellgréfienverteilung die
Vernachlassigung der Aktordynamik. Positionsregelsysteme werden in den Arbeiten eben-
falls nicht berticksichtigt. Entweder der Fahrer wird als Top-Level-Schnittstelle betrachtet
oder es findet keine Definition zur Erstellung der Geschwindigkeits- oder Beschleunigungs-
Referenztrajektorien statt.

2.4 Forschungsliicke

Aufgrund der Veranderung der Anforderungen, z. B. die Steigerung der Wendigkeit von PKW
oder die Verbrauchsreduktion, an Fahrzeuge fiir den Verkehr der Zukunft, werden alterna-
tive Fahrzeugkonzepte, radselektiv angesteuerte Fahrzeuge, entwickelt. Dabei ergeben sich
auch andere Anforderungen, gegeniiber konventionellen Fahrzeugen, an die Fahrwerke. Da-
zu sind bislang nur Prototypen des 4WD4WS-Fahrzeugkonzepts erstellt worden. Es wurde
sich bislang auf die prinzipielle Machbarkeit der Radmodulkonstruktion mit erhéhten Lenk-
winkeln fokussiert. Eine optimale Auslegung erfolgt dabei nicht und auch die Wechselwir-
kungen mit einer optimalen Fahrzeugfithrung fiir das Fahrzeugkonzept bleiben unbertick-
sichtigt. Ein Auslegungsverfahren, das gemeinsam den Entwurf des Fahrwerks und die opti-
male Fahrzeugfithrung betrachtet, wurde bislang nicht entwickelt.

Simulationsbasierte Optimierungsverfahren des Fahrwerkentwurfs werden bislang nur fiir
den konventionellen PKW eingesetzt. Dabei werden im Wesentlichen einzelne Elemente des
Fahrwerks sowie Parameter definiert und in Kombination mit ausgewahlten Fahrmanévern
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optimiert. Durch das vom konventionellen Fahrzeug abweichende Konzept des 4WD4WS
wiirde durch die auf bestehenden Konstruktionen beruhende konventionelle Entwicklung
den Losungsraum sowie die moglichen Parameter zum Anregen der Fahrwerkscharakteris-
tik einschranken. Die vorgestellten Entwurfsverfahren verwenden eine a priori festgelegte
konkrete Fahrwerkskonstruktion, beispielsweise mit einem MacPhersons-Federbein oder ei-
ner Doppelquerlenkerachse (siehe z. B. [EG17]). Die dahinterliegenden Verfahren leisten bis-
lang nicht, dass der Parameter- und Strukturraum eines neuen Fahrwerks abgedeckt wird,
denn im Kern der Verfahren werden nur einzelne Bereiche optimiert. Dadurch wird der Lo-
sungsraum bereits im Vorfeld eingeschréankt. Soll allerdings das Gesamtfahrzeugverhalten
verbessert werden, ist es moglich, dass ein Optimum nicht gefunden wird. Dadurch, dass
bislang nur wenig Erfahrungswissen basierend auf prototypischen Umsetzungen der Fahr-
werke zu 4WD4WS aufgearbeitet wurde, steht eine optimale Auslegung des Fahrwerks iiber
Simulationen im Fokus der Betrachtungen in dieser Arbeit.

Obwohl die forschungsbasierte Entwicklung bislang das konventionelle Fahrzeug im Fo-
kus hat, werden Teilkonzepte fiir das entwickelte und in dieser Arbeit prasentierte Ausle-
gungsverfahren ausgewihlt. Die in [Nie12] verwendeten evolutiondren Algorithmen werden
als Werkzeug genutzt, da Gesamtsystemsimulationen aus Modellen und Regelungen fiir das
Fahrzeugkonzept in der unterlagerten Black-Box-Simulation des Optimierungsverfahrens be-
riicksichtigt werden konnen. Die systematische Auswertung innerhalb der Stufen des Verfah-
rens aus [Mad12] erlaubt es Zwischenergebnisse gezielt zu analysieren und weiterzufithren.
Ebenfalls wird durch die Vorauslegung des betrachteten Fahrzeugs eine addquate Entwurfs-
basis geschaffen und eine Nachauslegung erzielt Robustheitsaussagen sowie die Analyse spe-
zieller Fahrmanéver und die Nachparametrierung der Fahrzeugfithrungsregelung.

Die wichtige Wechselwirkung der Fahrzeugfithrung mit der mechatronischen Anbindung der
Radmodule und der Radaufthdngung wurde bislang nicht gemeinsam betrachtet. Eine weite-
re Forschungsliicke ist deshalb die durchgingige und optimale Fahrzeugfithrungsregelung,
welche die Ansteuerung der Freiheitsgrade des Fahrzeugkonzeptes unabhiangig vom aktu-
ellen Betriebsbereich des Fahrzeugs durchfiihrt. So eine Fahrzeugfithrung ist entscheidend,
wenn das Konzept hin zu einem Realfahrzeug entwickelt werden soll, das die Verkehrssi-
tuation in urbanen Regionen verbessern soll. Denn, neben der Optimierung der sekundéren
Ziele tiber die gemeinsame Léngs- und Querfithrung des Fahrzeugs, muss auch das Parkieren
und das Fahren mit niedrigen Geschwindigkeiten so durchgefiihrt werden, dass die sekun-
déren Ziele optimal erfiillt werden. Dabei muss neben der Steigerung der Wendigkeit auch
der Energieverbrauch, wie einleitend in dieser Arbeit motiviert, im Fokus stehen. Wird die
Fahrzeugfithrungsregelung als Teil eines Auslegungsverfahrens zur Topologie-Optimierung
verwendet, wird eine automatisierte Fahrzeugfithrung benétigt, die Versuche ohne den Fah-
rer durchfithren kann, um in der angestrebten Black-Box-Simulation das Gesamtsystemver-
halten abzubilden und darauf aufbauend die gemeinsame Optimierung der sekundéren Ziele
fiir das Fahrzeugkonzept durchzufithren. Mit dem beschriebenen Stand der Technik, siehe
Abschnitt 2.3, wird gezeigt, dass diese Anforderungen bislang nicht erforscht wurden.

In den nachfolgenden Abschnitten werden zwei Forschungsfragen beschrieben, die in der
weiteren Arbeit beantwortet werden.
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2.5 Forschungsschwerpunkt 1: Topologie-Optimierung

Dadurch, dass fiir radselektiv angesteuerte Fahrzeuge nur eine prototypische Wissensbasis
existiert, gibt es bislang keine optimalen konstruktiven Vorgaben der Radauthangung fiir
radselektiv angesteuerte Fahrzeuge. Allerdings stellt die Radauthédngung als Schnittstelle zwi-
schen dem Fahrzeugaufbau, den Elektromotoren fiir Antrieb und Lenkung sowie den Radern
ein maflgebliches Element dar, das den Energieverbrauch, den Komfort sowie die Agilitat
des Fahrzeugs beeinflusst. Sollen die Moglichkeiten des Fahrzeugkonzeptes optimal ausge-
nutzt werden, ist der Entwurf der Radauthdngung und die Fahrzeugfithrung gemeinsam zu
betrachten, um das Gesamtfahrzeugverhalten zu verbessern.

Ausgehend von der vorangegangenen Motivation beschéftigt sich die erste Forschungsfrage
dieser Arbeit mit der Topologie-Optimierung der Radauthédngung.

Forschungsfrage 1 (Topologie-Optimierung)

Wie ist eine systematische Topologie-Optimierung der Radaufhdngung fiir ein radselektiv
angesteuertes Fahrzeug durchzufiihren, um die sekunddren Ziele (Energieverbrauch, Wen-
digkeit und Fahrkomfort) gemeinsam mit einer optimalen Fahrzeugfiihrungsregelung zu
optimieren?

Hierbei wird eine Topologie-Optimierung im Sinne eines computerbasierten Berechnungs-
verfahrens, welches eine optimale Grundgestalt (Topologie) der Elemente, simulativ ermittelt,
verstanden [NS04]. In dieser Arbeit ist diese Grundgestalt die Anbindung virtueller Lenker
und Drehpunkte in einem Modell zur Abbildung der Kinematik der Radauthangung. Dabei
wird sich auf Aussagen tiber initiale Konstruktionsvorgaben beschrankt, auf denen dann ei-
ne mechanische Konstruktion der Radauthangung basieren kann. Die Beriicksichtigung des
erhohten Lenkwinkelbereichs ist dabei ein zentrales Element. Um diesen auszunutzen, wird
keine geometrische Grundgestalt der Radauthdngung (z. B. MacPhersons-Federbein, Dop-
pelquerlenkerachse [EG17]) angenommen, sondern mit virtuellen Lenkern und Drehpolen
relevante kinematische Beziehungen abgebildet. Es handelt sich dabei um eine Art virtuel-
les Rad, dessen kinematisches Verhalten durch verschiedene Lenkerkonstruktionen in der
Realitat konstruiert werden kann.

Das in dieser Arbeit vorgestellte systematische Auslegungsverfahren, zur Beantwortung der
Forschungsfrage 1, fithrt Black-Box-Optimierungen iterativ basierend auf einem, iiber die op-
timale und durchgangige Fahrzeugfithrungsregelung, geregelten Modell des Fahrzeugs durch.
Ausgehend von der ersten Forschungsfrage und dem dazu angestrebten Auslegungsverfah-
ren, wird eine geeignete Fahrzeugfithrungsregelung benoétigt, welche das Fahrzeug in allen
Betriebsbereichen optimal ansteuert.
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2.6 Forschungsschwerpunkt 2:
Fahrzeugfithrungsregelung

Obwohl im Stand der Technik, siehe Abschnitt 2.3, bereits Methoden zur Optimierung der
sekundire Ziele, beispielsweise Energieeinsparung und Verbesserung der Fahrsicherheit des
Fahrzeugkonzepts, vorgestellt wurden, wird in diesen der Arbeitsbereich des Fahrzeugs ein-
geschrankt und die Optimalitat ist nur fiir den dort betrachteten Betriebsbereich giiltig. Der
zweite Forschungsschwerpunkt ist deshalb der Entwurf einer durchgéingigen und optima-
len Fahrzeugfithrungsregelung, im Sinne einer automatisierten Fahrzeugfithrungsregelung
von der Positionsregelung bis zur Ansteuerung der Aktoren. Dies wird in der zweiten For-
schungsfrage festgehalten.

Forschungsfrage 2 (Fahrzeugfithrungsregelung)

Mit welchen regelungstechnischen Methoden und Algorithmen ist eine betriebsbereichsun-
abhdngige, durchgdngige und lokal optimale Fahrzeugfiithrungsregelung fiir ein radselektiv
angesteuertes Fahrzeug zu entwerfen?

Ein wesentlicher Unterschied gegentiber dem Stand der Technik ist die Betrachtung der Un-
abhingigkeit der Methoden und Algorithmen hinsichtlich des Betriebsbereichs. Fiir die Durch-
gingigkeit wird eine kaskadierte Fahrzeugfithrungsregelung benétigt, die aus einer Positions-
und Geschwindigkeitsregelung, Stellgroflenverteilung sowie der Ansteuerung der Aktoren in
den Radmodulen besteht. Die entworfenen Methoden und Algorithmen sollen die Freiheits-
grade ausnutzen, um zumindest lokal, d. h. innerhalb der einzelnen Kaskaden, die sekundéren
Ziele zu optimieren. Die Méglichkeiten der Uberaktuierung werden dabei durch gleichzei-
tige Energieeinsparung und Erhchung der Fahrsicherheit durch die optimale Ansteuerung
der Freiheitsgrade in der Stellgroflenverteilung ausgenutzt. Schlielich wird diese Fahrzeug-
fuhrungsregelung zusammen mit einem detaillierten Modell des Fahrzeugs als Black-Box-
Simulation fiir die Topologie-Optimierung im Auslegungsverfahren verwendet.

Zur Beantwortung der Forschungsfragen wird in den nachfolgenden Kapiteln zunichst das
Fahrzeug modelliert, Kapitel 3, darauf aufbauend die Fahrzeugfithrungsregelung entworfen,
Kapitel 4, und ein Auslegungsverfahren entwickelt, Kapitel 5.



3  Modellbildung des radselektiv
angesteuerten Fahrzeugs

In diesem Kapitel wird die Modellierung eines radselektiv angesteuerten 4WD4WS-Fahrzeugs
durchgefithrt. Mit dem Ziel ein simulationsbasiertes Auslegungsverfahren zu entwerfen, wird
eine geeignete Modellierung des Fahrzeugkonzepts benotigt. Die in diesem Kapitel vorgestell-
te Modellierung verwendet deshalb mit Realversuchen validierte Modelle konventioneller
Fahrzeuge aus der Literatur und setzt diese zu einem Gesamtsystem eines 4WD4WS zusam-
men. Dabei werden diejenigen Teilmodelle aus Verdffentlichungen verwendet, die eine um-
fangreichere Modellierung abbilden und dadurch mehr Schnittstellen zur Verfigung stellen,
z. B. die Wechselwirkungen mit dem Fahrwerk, und durch einen héheren Detailgrad, z. B.
durch eine gezielte Modellierung der Riickstellmomente in der Reifenaufstandsfliche, die
Darstellung der notwendigen Zusammenhéinge des 4WD4WS ermoglichen. Beispielsweise
werden horizontaldynamische Zusammenhéinge aus [Ore06] und [Mos16] gewéhlt, vertikal-
dynamische Zusammenhinge aus [Str96] und [Sch09]. Eine grundlegende Darstellung der
Horizontaldynamik, Vertikaldynamik sowie der dynamischen Modelle der Radmodule und
des Reifens ergianzen sich dabei zu einem Entwurfsmodell fiir den Regelungsentwurf. Eine de-
tailliertere Betrachtung der Storgréf8en in der Reifenaufstandsfliche sowie um die Antriebs-
und Lenkachse zusammen mit einem umfangreichen Black-Box-Reifenmodell und der White-
Box-Modellierung eines Fahrwerks vervollstandigen die detaillierte Modellierung.

In Abbildung 3.1 ist das Blockschaltbild des Entwurfsmodells, zusammen mit den in diesem
Kapitel prasentierten Modellgleichungen dargestellt. Die Eingangsgrofien in das Fahrzeug-
modell sind die Soll-Drehmomente der Antriebs- und Lenkaktoren M, so11 und M 5 5011, wel-
che die Fithrungsgroflen des Gesamtsystems darstellen. Die Systemgrenze wird nach den
Elektromotoren definiert, weshalb diese Soll-Drehmomente gerade den anliegenden Dreh-
momenten M ,, und M s entsprechen. Ausgangsgrofien sind die messbare Geschwindigkeit
2" im fahrzeugfesten Koordinatensystem sowie die Transformation und Integration dieser
zur messbaren Position P im globalen Koordinatensystem. Relevante Signale zwischen den
Teilsystemen sind die Raddrehzahl der Rader w, die Lenkwinkel §, die Radaufstandskrifte
F, die translatorischen Geschwindigkeiten der Reifen v, sowie die Krifte und Momente
auf den Schwerpunkt u"? und die Krifte in der Reifenaufstandsfliche F',.

Wihrend das Entwurfsmodell vereinfachten Charakter aufweist, werden die Modelle der Rei-
fendynamik, Radmoduldynamik und des Fahrwerks detaillierter betrachtet und modelliert,
da diese die relevanten Wechselwirkungen zwischen Rad-, Reifen- und Fahrwerksverhal-
ten darstellen und dadurch unmittelbar durch die Auslegung des Fahrwerks das Gesamtsys-
temverhalten beeinflussen. Das detaillierte Modell wird in den Black-Box-Simulationen des
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Abbildung 3.1: Teilsysteme des betrachteten Entwurfsmodells und die dazu erstellten Modellgleichungen bzw. Ab-
schnitte mit der Modellbildung.

Auslegungsverfahrens genutzt. Die Optimierungsziele des Auslegungsverfahrens sind der
Fahrkomfort, Energieverbrauch sowie die Fahrsicherheit. Im Fokus steht deshalb der Rad-
Fahrbahn-Kontakt, der durch Schlupf-Effekte und Reibung nicht nur essentielle Modellun-
sicherheiten darstellt die das Gesamtfahrverhalten und die Fahrsicherheit beeinflussen, son-
dern auch maf3geblich auf den Energieverbrauch einwirken. In Abbildung 3.2 ist das Block-
schaltbild des detaillierten Fahrzeugmodells dargestellt. Weitere relevante Schnittstellen-Si-
gnale dabei sind die Sturzwinkel der Radauthédngungen =, die vertikale Relativbewegung der
Rider x4, die Vertikalbewegung des Fahrzeugaufbaus V¢ sowie die Verianderung der ki-
nematischen Kennwerte ¢ bedingt durch die Radhub- und Radlenkkinematik. Durch die
berticksichtige Kopplung des Fahrwerks mit der Vertikaldynamik kann der Fahrkomfort be-
einflusst werden. Weitere Storgrofen, z. B. Fahrtwind FC,, Bodenunebenheiten u}d, und
variierende Haftreibungskoeffizienten p, werden als externe Storgréfien betrachtet und des-
halb nicht speziell in der Modellierung diskutiert, sondern in den entsprechenden Modell-
gleichungen als zusétzliche Eingangsgrofien erganzt.

In dieser Arbeit werden die folgenden Vereinfachungen getroffen:

 Zur Beschreibung der Fahrzeugdynamik wird der Fahrzeugaufbau als starrer Korper
angenommen, siehe Tabellen 3.2 und 3.3.

« Die Parameter der Modelle werden als exakt und konstant angenommen. Ausnahmen
werden in den entsprechenden Abschnitten diskutiert, beispielsweise das Tragheits-
moment zur Lenkungsdynamik J!4.

« Die Zustandsgrofien des Fahrzeugs werden ohne Messfehler als bekannt angenommen.
Ebenfalls stehen die Radaufstandskrifte F', als messbare Zustandsgrofien zur Verfi-

gung.
« Die betrachteten Elektromotoren zur Traktion und Lenkung erzeugen Beschleunigungs-

und Bremsdrehmomente. Die Schnittstelle ist dabei so gewihlt, dass das Erzeugen der
Referenz-Drehmomente zum Erzielen des gewiinschten Fahrzustandes beispielsweise
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Abbildung 3.2: Blockschaltbild des detaillierten Modells des radselektiv angesteuerten Fahrzeugs und die dazu er-

stellten Modellgleichungen bzw. Abschnitte mit der Modellbildung.

durch eine Kombination aus einer Reibungsbremse, Rekuperation und/oder einem an-
liegenden Drehmoment durch die Elektromotoren erzeugt werden kann.

Es wird kein Getriebe modelliert, das Ubersetzungsverhéiltnis isti=1.
Storgrofien und Haltemomente durch Haftreibung werden vernachlassigt.

Ein Ubergang in den oder aus dem Stillstand des Fahrzeugs wird nicht gezielt betrach-
tet, beispielsweise durch diskretes zu oder abschalten dazu notwendiger Modelle oder
Regelungs-Funktionen. Die im nachfolgenden Kapitel 4 erstellte Regelungsstruktur ist
allerdings in der Lage das Fahrzeug aus dem Stillstand heraus zu bewegen, sowie die-
ses wieder in den Stillstand zu fithren. Beim Ubergang in den Stillstand mit bleiben-
der Regelabweichung verbleiben Stell- und Zustandsgrofien der Radmodule ungleich
Null, die allerdings nicht mehr zu einer Kraftiibertragung durch das verwendete Rei-
fenmodell, siehe Abschnitt 3.6, fiihren und dadurch auch keine Zustandsénderung der
Fahrzeugdynamik erfolgt.

Die Bewegung des Fahrzeugs wird nur fiir eine ebene Fahrbahn ohne Steigung betrach-
tet.



24 3 Modellbildung des radselektiv angesteuerten Fahrzeugs

«+ Verwendete Positions- und Geschwindigkeits-Referenztrajektorien konnen mit der Fahr-
zeugdynamik befahren werden, wobei Kombinationen von Kriimmungen und Geschwin-
digkeiten der Trajektorien nicht zu einem Verlust des Rad-Fahrbahn-Kontakts fithren
und bei geeigneter Ansteuerung der Radmodule eine Reserve der Kraftschlussausnut-
zung, d. h. kein reines Gleiten der Reifen, erzielt werden kann.

« Die Haftreibungskoeffizienten der Reifen werden als konstant und ideal mit ;4 = 1
angenommen. Untersuchungen zu diesem Thema sind nicht Teil dieser Arbeit.

« Der Bauraum fiir die Radmodule ist ausreichend grof3. Eine Analyse des resultierenden
Systems, beispielsweise die Grofie der Elektromotoren bezogen auf die Leistung, wel-
che durch die Konfiguration des Fahrzeugs erzielt werden muss, wird in dieser Arbeit
nicht betrachtet. Eine Ausnahme ist das Gewicht des Rades, da anzunehmen ist, dass
dies mit einem radnahen oder Radnaben-Elektromotor deutlich hoher ist, als das Ge-
wicht eines konventionellen Rades. Demgegentiber werden Massen, die der Karosserie
zugeteilt werden kdnnen, vernachléssigt, bzw. sind in der Gesamtmasse des Fahrzeugs
berticksichtigt.

Im ersten Abschnitt 3.1 werden die benétigten Koordinatensysteme gezeigt. In den nachfol-
genden Abschnitten 3.2 bis 3.5 werden die Elemente der Blockschaltbilder 3.1 und 3.2 sowie
relevante Wechselwirkungen und Schnittstellen modelliert. Die Parametrierung der Modelle
ist in Anhang A aufgefiihrt.

3.1 Koordinatensysteme

Die Bewegung der Karosserie wird in einem fahrzeugfesten Koordinatensystem (€, €, €>)
beschrieben, welches sich relativ zu einem Inertialsystem (€, €),) mit der translatorischen
Horizontalgeschwindigkeit v"? und der Gierrate ) bewegt. Das fahrzeugfeste Koordinaten-
system ist im Schwerpunkt der Karosserie verankert und die ¢€;.-Achse zeigt in Fahrtrichtung
bzw. Langsrichtung des Fahrzeugs. In Abbildung 3.3a sind beide Koordinatensysteme mit den
zugehorigen Geschwindigkeiten, sowie dem Gierwinkel ¢ zwischen beiden Koordinatensys-
temen dargestellt.

Die vertikale Bewegung des Fahrzeugs wird losgelost von der horizontalen Bewegung be-
trachtet. In der Konstruktionslage ruht das Fahrzeug mit seinem Schwerpunkt in der Héhe
hsp. Die Hub-Bewegung z erfolgt relativ zu diesem Punkt entlang der €.-Achse. Innerhalb
des fahrzeugfesten Koordinatensystems wird die Karosserie mit dem Wankwinkel § um die
€z-Achse und mit dem Nickwinkel ¢ um die €,-Achse ausgelenkt. Die vertikale Betrachtung

ist in Abbildung 3.3b abgebildet.

Die Position des Fahrzeugs P = (X y 1/)) T wird im globalen Koordinatensystem angege-
ben. Die Transformation der fahrzeugfesten Geschwindigkeitskoordinaten " in das globale
Koordinatensystem erfolgt tiber die Transformationsmatrix 7 1, hier die Rotationsmatrix mit
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(a) Globales Koordinatensystem und Fahrzeugkoordinatensys-  (b) Fahrzeugkoordinatensystem im Fahrzeug-Schwerpunkt
tem

Abbildung 3.3: Globales Koordinatensystem und Fahrzeug-Koordinatensystem im Fahrzeug-Schwerpunkt.

dem Gierwinkel 7. Die Integration der transformierten Geschwindigkeiten erzeugt die resul-
tierende Positionsdnderung im globalen Koordinatensystem nach Modellgleichung (3.1).

Modellgleichungen 3.1 (Bewegung im globalen Koordinatensystem)

Die Bewegung des Fahrzeugs im globalen Koordinatensystem erfolgt iiber die Transfor-
mation mit T und Integration der Geschwindigkeiten im fahrzeugfesten Koordinaten-
system "4 durch

to+At to+At cos(p) —sin(z) 0 33}11(1
= [ Tiatar= [T (sin() cosw) 0] (o) ar G
to to 0 0 1 @Al

\. J

Die Drehbewegung der Rider wird in den Rad-Koordinatensystemen mit (€, ;, €y, €, ) be-
schrieben, dessen Ursprung jeweils im Radschwerpunkt (Radmittelpunkt) des jeweiligen Ra-
des i liegt und das gegeniiber dem fahrzeugfesten Koordinatensystem (€, €,) um den Lenk-
winkel § rotiert. Zur Definition der Position, Vektoren und Parameter der Radmodule erfolgt
die Zuweisung nach Tabelle 3.1 mit dem Index 1.

Tabelle 3.1: Zuweisung der Komponenten der Radmodule mit den relevanten Indizes.

Index [J; Position

1 vorne links [0,
2 vorne rechts [,
3 hinten links [y,
4 hinten rechts [,

In den Abbildungen 3.4 sind das fahrzeugfeste Koordinatensystem und das Rad-Koordina-
tensysteme mit den zugehoérigen translatorischen Geschwindigkeiten v, ;, der Drehzahl w;
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und dem Lenkwinkel §; fiir ein Rad dargestellt. Im Schwerpunkt des Rades mit dem dyna-
mischen Radradius 74y, der in dieser Arbeit gerade dem nominalen Radius mit rqy, = pwd
entspricht, durch den die €, . ;-Achse verlauft, greift das Lenkmoment M5 ; an und verur-
sacht die Lenkbewegung des Rades. In Antriebsrichtung des Rades, das um die €. , ;-Achse
rotiert, greift das Antriebsmoment M,, ; an und erzeugt die Drehbewegung des Rades.

wd

(a) Rad-Koordinatensystem und Fahrzeugkoordinatensystem (b) Rad-Koordinatensystem im Rad-Schwerpunkt
Abbildung 3.4: Rad-Koordinatensystem.
Die Transformation zwischen dem fahrzeugfesten Koordinatensystem und den Radkoordina-

tensystemen erfolgt iber die Transformationsmatrix 7T 2, beispielsweise fiir die translatori-
schen Geschwindigkeiten der Réder in beiden Koordinatensystemen nach Gleichung (3.2).

Ve i Vr,x,i
Vy,i Ur,y,i

- (S ) (),

Im Unterschied zu einem konventionellen Fahrzeug mit einer Lenkachse kénnen sich hier die

(3.2)

vier Rader unabhéingig voneinander frei drehen, feste Zusammenhénge zwischen einzelnen
Rédern gibt es nicht.

Die korrespondierenden Einheitsvektoren der orthogonalen Basisvektoren im globalen Ko-
ordinatensystem sind definiert zu

é’x = <(1)) ) éy = <?) ) (33)

die im Fahrzeugkoordinatensystem zu

1 0
é&.=(o], e=[1], e.=]o0 (3.4)
0 1
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und fiir das Radkoordinatensystem ergibt sich

1 0
o=(0|, &,=[1], e.=[0]. (3.5)
0 1

3.2 Horizontaldynamik und Rad-Fahrzeug-Kopplung

Die Horizontaldynamik des 4WD4WS beschreibt die Bewegung des Fahrzeugaufbaus im
(€, €y )-Inertialsystem und die Geschwindigkeit des Fahrzeugaufbaus im fahrzeugfesten Ko-
ordinatensystem (€, €, ), siche Abschnitt 3.1. Die Rad-Fahrzeug-Kopplung projiziert die in
der Reifenaufstandsflache anliegenden Krafte der Rader F',, auf den Fahrzeugschwerpunkt-
schwerpunkt, wodurch die Bewegung des Fahrzeugs resultiert. Beide Elemente sind in der
Abbildung 3.5 dargestellt.

Die Krafte in der Reifenaufstandsfliche F';,, werden im fahrzeugfesten Koordinatensystem
definiert zu

Fﬂcy - (F;y,l F;y,2 F;y,?) F;y,4)T (3'6)
= (Fu1 Fy1 Fup Fyo Fo3 Fy3 Fou Fya)' (3.7)

und der Kraft- und Momentenvektor im Fahrzeugschwerpunkt zu
=1 F, . (3.8)

Den Reifen wird der Geschwindigkeitsvektor v, im fahrzeugfesten Koordinatensystem

.

Uy = (v;y,l vly,Z ’U;y,B v;y,él) (39)
T

=(Us1 Vy1 Vr2 Vy2 Vo3 Uys Vaa Uya) (3.10)

zugewiesen sowie dem Fahrzeugschwerpunkt der Zustandsvektor

Vg
M=o, |, (3.11)

(4

v = (ZI> (3.12)
Y

und die euklidische Norm als Geschwindigkeitsbetrag

oM = /o2 + 2. (3.13)

der Geschwindigkeitsvektor
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Die Geometrie der horizontalen Komponente des Fahrzeugaufbaus wird durch die konstan-
ten Spurweiten g; und g, sowie den konstanten Radstands-Komponenten [, und [}, festge-
legt, wobei v:= vorne, h:= hinten, 1:= links und r:= rechts ist. Ebenfalls als konstant wird die
Gesamtfahrzeugmasse m"? sowie das Tragheitsmoment /¢ um die Hochachse ¢, des Fahr-
zeugaufbaus angenommen. In Tabelle 3.2 sind die Annahmen und verwendeten Konstanten
fiir den Fahrzeugaufbau zusammengefasst.

Tabelle 3.2: Annahmen und Konstanten zur Beschreibung der Horizontaldynamik.

Annahme Konstanten

Fahrzeuggesamtmasse m™!

Starrer ausgedehnter Korper Tragheitsmoment Jh4
Geometrie gy, gr, Iy, In

ACz

Gr

a9

Vzy,3

. : I

Abbildung 3.5: Geometrie und Definitionen der Kraft- und Geschwindigkeitsvektoren zur Beschreibung der Hori-
zontaldynamik.

Herleitung Horizontaldynamik

Im fahrzeugfesten Koordinatensystem aus Abschnitt 3.1 ist €, der Basisvektor in Langsrich-
tung und €, der Basisvektor in Querrichtung des Fahrzeugs. Dieses Koordinatensystem ro-
tiert in der (€, €, )-Ebene mit der Gierrate v um .. Nach [Mos16] ergibt sich mit der zeitli-
chen Anderung der Basisvektoren

(I
8
|

= 1)é,, (3.14)
—1pé, (3.15)

™
<
I
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sowie der translatorischen Geschwindigkeiten des Fahrzeugschwerpunkts

oM = é, + Uy €y (3.16)

die Langs- und Querbeschleunigung der Horizontaldynamik zu

ay = e (3.17)
= Dy — vyt (3.18)
und
ay = éJo" (3.19)
= 0y + V1. (3.20)

Mit den wirkenden Kriften «" im Fahrzeugschwerpunkt sowie der Fahrzeuggesamtmasse

mh9 werden durch das zweite Newtonschen Gesetz die Bewegungsgleichungen der Horizon-
taldynamik definiert zu

. ; 1

Vyp = ’Uyw + WFQ” (3.21)
. ; 1

Uy = —UzY + WFU (3.22)

Der rotatorische Freiheitsgrad, die Dynamik der Gierbewegung, wird tiber das Drehmoment
M., in u"? im Fahrzeugschwerpunkt nach

Jhde = M, (3.23)

angeregt.

Mit den Vektoren (3.8) und (3.11) sowie den Gleichungen (3.21), (3.22) und (3.23) wird das
nichtlineare Zustandsraummodell 3.2 der Horizontaldynamik definiert ([Ore06], [Mos16]).

Modellgleichungen 3.2 (Fahrzeug-Horizontaldynamik)
Die Systemgleichung der Fahrzeug-Horizontaldynamik ist gegeben durch

xgdmg‘d 1L/mhd 0 0 ubd
phd _m}11d$l§d 4 0 ]_/mhd 0 u}21d ,
0 0 0 i) \uhd (€25

_ fhd (mhd) 4 Bhduhd

mit
zhd Vg ubd F,
=2 | =y |, u=[udd]|=|F, | (3.25)
hd i hd
3 P us3 M,
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Herleitung Rad-Fahrzeug-Kopplung

Durch die Beschreibung der Krifte in der Reifenaufstandsfliche F';,, und der Krifte im Fahr-
zeugschwerpunkt /7, und F), im gleichen Koordinatensystem gilt fiir die Langs- und Quer-
kréfte im Fahrzeugschwerpunkt

Fz = Lz + Fm,? + Fx,S + Fat,4a (326)
Fy = Fy71 + Fy’g + Fy’g + Fy’4. (3.27)

Das resultierende Drehmoment M, wird tiber die geometrischen Beziehungen des Fahrzeug-
aufbaus und der Position der Rédder bestimmt. Unter Beriicksichtigung der Wirkungsrichtung
resultiert

Mz = 791Fr,1 + lva,l + ngz,Q + lva,Q - gle,S - thy,S + ngr,él - thy,4~ (328)

Die Rad-Fahrzeug-Kopplung fiir das 4WD4WS wird schliefSlich durch das lineare unterbe-
stimmte Gleichungssystem aus Modellgleichung 3.3 bestimmt. Hierbei werden die resultie-
renden Kraft- und Drehmoment-Zusammenhénge im Fahrzeugschwerpunkt tiber die Kopp-
lungsmatrix G (Control Effectiveness Matrix) gebildet.

Modellgleichungen 3.3 (Rad-Fahrzeug-Kopplung)

Die wirkenden Krdfte und das Drehmoment auf den Fahrzeugschwerpunkt u"? resultie-
ren aus den Krdften in der Reifenaufstandsfliche F ', nach

u = GF,,, (3.29)

mit der Kopplungsmatrix

c=(0o 1 01 0o 1 o 1]|. (3.30)
—ag1 lv gr lV —ag1 _lh gr _lh

Fiir die translatorischen Geschwindigkeiten der Radmittelpunkte v, resultiert mit G

der Zusammenhang zu den translatorischen Geschwindigkeiten des Fahrzeugaufbaus
hd

x" zu

Vgy = GTzd. (3.31)

\ 7

Die Rad-Fahrzeug-Kopplung des 4WD4WS beschreibt ein lineares unterbestimmtes Glei-
chungssystem. Hierbei ist die Matrix G charakteristisch fiir die Uberaktuierung des betrach-
teten Modells. Mit den vorhandenen Effektoren F';, werden die Freiheitsgrade des Fahrzeug-
konzeptes gebildet, wodurch die drei Bewegungsfreiheitsgrade "¢ des Fahrzeugs angesteu-
ert werden konnen.
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3.3 Vertikaldynamik

Die Vertikaldynamik des Fahrzeugmodells beeinflusst iiber die Schnittstellen zur Fahrwerks-
Kinematik nicht nur die Raderhebungskurven sondern tiber die dynamischen Reifenaufstands-
krafte durch die Nick-, Wank- und Hubbewegungen des Fahrzeugaufbaus auch mafigeblich
die Reifenaufstandskrafte und damit die Fahrstabilitét, Agilitat des Fahrzeugs und in der An-
wendung die Auslegung ganzer Fahrzeugkomponenten, wie beispielsweise das Fahrwerk-
Design und die Parametrierung der Fahrzeugfithrungsregelung. Gegeniiber vergleichbaren
Arbeiten [Hoe13] oder [Eck15], welche ein 4WD4WS mit einer relativ einfachen Vertikaldy-
namik betrachten, werden in dieser Arbeit weitere mechanische Kopplungen zu relevanten
Teilsystemen modelliert, wodurch eine Erweiterung gangiger Vertikaldynamikmodelle resul-
tiert. Basis sind Modellierungen aus den Arbeiten [Str96], [Rau01] und [Sch09], welche den
Fahrkomfort als ein zentrales Forschungsobjekt haben und deshalb eine detailliertere Model-
lierung der Vertikaldynamik vorstellen. Fiir ein 4WD4WS miissen jedoch die betrachtenden
Hebelarme zwischen Fahrzeuglangs- und -querachse zu den Reifen sowie der Einfederweg
der Reifen besonders betrachtet werden. Diese Hebelarme werden fiir fahrdynamische Un-
tersuchungen in der Regel vernachlassigt, da die Reifenaufstandskréfte davon nur gering be-
einflusst werden.

Dieser Abschnitt stellt zundchst ein Halbfahrzeugmodell vor, das einen Querschnitt durch die
Vorder-Achse das Fahrzeugs prasentiert. Bezogen auf den Fahrzeugschwerpunkt werden die
Aufbaubewegung des Fahrzeugs und das Wanken als dynamisches System aufgestellt. Dabei
wird ein Feder-Dampfer-System der Radaufthdngung sowie ein massebehafteter Reifen und
dessen Federbewegung als lineare Feder approximiert. Anschlieend erfolgt die Ubertragung
auf das Gesamtfahrzeugmodell, welches die Abstinde zum Fahrwerk, der Radauthingung
sowie zur Reifenaufstandsfliche festlegt. Hierbei wird der dritte Freiheitsgrad, das Nicken,
erganzt.

Zur Modellierung wird fiir die Vertikaldynamik lineares Verhalten angenommen, was auf der
Annahme niedriger Nickwinkel ¢ und Wankwinkel 6, mit ¢, # < 3° beruht und dadurch die
Kleinwinkelndherungen sin(-) ~ 0 und cos(-) ~ 1 beriicksichtigt werden. Fiir den Fahr-
zeugaufbau wird angenommen, dass die Gesamtfahrzeugmasse m"? sowie die Tragheitsmo-
mente JY¢ und Jy vd um die Haupttrigheitsachsen €, und €, konstant und im Schwerpunkt
des Fahrzeugs m1t der konstanten Héhe hg), iber der Fahrbahn konzentriert sind. Die Masse
eines Reifens m™4, dessen vertikale wirkende Federung mit der Konstanten kvd sowie die
Déampfungs- und Federkonstanten kq und k¢ eines Federbeins werden als konstant angenom-
men. Die Annahmen und Konstanten sind in der Tabelle 3.3 zusammengefasst.

Zur Beschreibung der Vertikaldynamik sowie des Fahrwerks (im nachfolgenden Abschnitt 3.4),
wird die Darstellung der Symmetrie-Eigenschaften bei der Modellierung durch die Parameter
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Tabelle 3.3: Annahmen und Konstanten zur Beschreibung der Vertikaldynamik.

Annahmen Konstanten

Fahrzeuggesamtmasse m"d

Starrer ausgedehnter Korper Trigheitsmomente JY9, M d
Schwerpunkthohe hVd

d

Radmasse m™
Federsteifigkeit £V
Raddurchmesser %4

Rader als konstante Punktmassen
und mit linearer, vertikaler Steifigkeit

Federbein mit Feder-Dampfer- Federkonstante k¢
System und konstanten Parametern Dampferkonstante kq

Reifen haben stets Kontakt zur Fahrbahn

Ae,i (hinten/vorne) und A, ; (links/rechts) nach Gleichung (3.32) abgekiirzt.

1 :Rad, v, =1 1 :Rad, vl =1
—1 :Rad,vr,7=2 - 1 : Rad, vr,i =2

Ai=0 1 iRadhLi=3 ") -1 :Radhli=g = 3
—1 :Rad,hr,i =14 —1 :Rad hr,s =4

3.3.1 Halbfahrzeugmodell

Die Skizze des Halbfahrzeugmodells ist in Abbildung 3.6 dargestellt. Sie zeigt einen Langs-
schnitt in der (€, €, )-Ebene durch den Fahrzeugschwerpunkt. Der Radstand [, bzw. [}, siehe
auch Abbildung 3.5, sowie das Feder- und Dampfersystem, das massebehaftete Rad und des-
sen lineare Feder-Eigenschaft sind abgebildet. Ein Nickwinkel ¢ entsteht aus einem anliegen-
den Drehmoment M, wodurch eine Stauchung oder Streckung der Federbeine der Vorder-
bzw. Hinterachse und damit eine Anderung der Reifenaufstandskrifte an den Radmodulen
resultieren. Es wird angenommen, dass die vertikalen Kraftangriffspunkte der Feder- und
Déampferkrifte des Federbeins tibereinander liegen, womit die Differentialgleichungen des
Vertikaldynamikmodells ohne Geometrie des Federbeins und der Radauthiangung gebildet
werden kénnen.

Die relative Hubbewegung des Fahrzeugaufbaus 2}¢ = z wird auf den Fahrzeugschwer-
punkt bezogen, wodurch in Konstruktionslage x‘l’% = 709 = 0 resultiert. Der Radschwer-
punkt befindet sich in der Konstruktionslage des Fahrzeugs in seiner Ruhelage auf Hohe des
Raddurchmessers "4 {iber der Fahrbahn, wodurch x‘;vio = 0 fur die Konstruktionslage der
Réder resultiert. Eine Verformung der Strafle, z. B. durch ein Schlagloch, wird durch eine
Stauchung des Rades abgebildet und durch die Variable 4% , beschrieben. Fiir eine ebene

1,ext
Strafle gilt u;“jgxw =0.
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Abbildung 3.6: Halbfahrzeugmodell der Vertikaldynamik. Beispielhaft sind die Rader vorne links ¢ = 1 und hinten
links ¢ = 3 gezeigt. Eine Nick-Bewegung des Fahrzeugaufbaus erzeugt eine Stauchung bzw. Stre-
ckung der Federbeine, wodurch sich die Reifenaufstandskrifte an beiden Achsen dndern.

3.3.2 Gesamtfahrzeugmodell

Das Gesamtfahrzeugmodell ist in Abbildung 3.7 dargestellt. Ein weiterer Bewegungsfreiheits-
grad des Fahrzeugaufbaus wird durch die Wankbewegung ¢ um die ¢,-Achse des Fahrzeugs
beschrieben. Der Wankwinkel 6 resultiert aus einem anliegenden Drehmoment M, und fithrt
ebenfalls zur Stauchung einer Fahrzeugseite und damit einer Anderung der Reifenaufstands-
krafte an den Radmodulen.

Gegenuber der vereinfachten Darstellung der Spurweite mit g; bzw. ¢, zur Beschreibung des
horizontaldynamischen Verhaltens, sieche Abbildung 3.5, werden die Hebelarme zwischen der
longitudinalen Haupttragheitsachse €, zur Befestigung des Fahrwerks am Fahrzeugaufbau
lx i, dem Federbein [}, ; sowie der Reifenaufstandsflache [, ; aufgeldst'. Dadurch werden die
anliegenden vertikalen Krifte in der Lagerung Fji ;, an den Federbeinen Fj, ; sowie in der
Reifenaufstandsflache F), ; beschrieben. Fiir den Radstand [, bzw. [}, wird angenommen, dass
dieser fiir alle Elemente des Radmoduls konstant ist, da diese in der €}, -Achse angeordnet sind
und in der €;-Achse einen vernachlissigbaren Versatz haben.

3.3.3 Bewegungsgleichungen

Die Bewegungsfreiheitsgrade Huben z, Nicken ¢ und Wanken 6 im Fahrzeugschwerpunkt
werden im Zustandsvektor der Vertikaldynamik xV< zu

zyd zZ
2=y =[0o (3.33)
zyd 0

1 Die Hebelarme lr,; entsprechen den Spurweiten mit Iy 1 = Iy 3 = giund Iy 2 = Iy 4 = gr
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Abbildung 3.7: Gesamtfahrzeugmodell der Vertikaldynamik mit der erweiterten Geometrie der Anbindung der
Radauthéngung.

Vi

zusammengefasst. Diese Gréfen werden iiber den Stérgrofienvektor uYd, mit den Drehmo-
menten um die Haupttragheitsachsen M, und M, sowie der Kraft F, parallel zur €,-Achse,
durch

vd
d uext,l FZ
vd __ vd —
wh = uds | = [ M, (3.34)
vd
uext,3 MfF

angeregt.

Das Modell der Vertikaldynamik bezieht sich auf den Fahrzeugschwerpunkt, in dem das Kraf-
tegleichgewicht und die Momentengleichgewichte fiir die drei Bewegungsfreiheitsgrade =9,
wie in Abbildung 3.7 gezeigt, aufgestellt werden. Fiir die Hubbewegung entlang der €,-Achse
resultiert

4
mhdi = Z(Fk’i =+ Fb,i) + F., (3.35)
1=1

fir die Nickbewegung um die €},-Achse

2 4
J;dd; =— (Z Xoi(Fx,i + Fb,i)) ly — (Z Xo,i(Fx,i + Fb,i)) I — My — hgp Fy (3.36)

i=1 =3

und die Wankbewegung um die é;.-Achse

4
T30 =" Nei(Feilii + Foilni) + My + hap Py, (3.37)
=1

wobei die Anregung im Fahrzeugschwerpunkt mit der Hohe hg;, auch iiber die horizontalen
Krifte F, und F), erfolgt.
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Die Kraft- und Momentengleichgewichte (3.35) bis (3.37) werden kompakt mit den Trans-
formationsmatrizen 7y und T, zur Abbildung der Kréfte an der Radauthdngung auf den
Schwerpunkt, Herleitung siehe Anhang A.2, zum linearen Differentialgleichungssystem

mhd 0 0 7 F, 0 0 0\ [F
0 Jy oo O =TIFL,+TIF+ M, | +|-hyp 0 Of[F
0o 0 J)\é M, 0 hy 0/ \M,
Bvd Hvd
(3.38)

zusammengefithrt. Hier sind F'y, und F'y die Vektoren der Federbein- und Lagerkrifte der
Radaufhéngung. Gleichung (3.38) wird mit der Transformationsmatrix 7 sp so umgestellt,
dass diese nur noch von den wirkenden Kraften F'y, an den Federbeinen abhéngig ist. Es
resultiert

7 F, Fy
B $| =TLFo+ | M, | +HY | F, |. (3.39)
b M, M,

Die Differentialgleichung der Bewegungsgleichung des Federbeins ist die Schnittstelle zwi-
schen Reifen- und Fahrzeugaufbaubewegung. Die wirkenden Krifte in den Federbeinen F,
werden beschrieben zu

VA z
Fo=Kq|H" %+ Tsp [o| | + K¢ | H2Y +Tsp | 0] |, (3.40)
0 0

wobei die Relativbewegung des Fahrzeugaufbaus "¢ sowie dessen Zustinde «¥9 und die
Bewegung der Rider z'¢ beriicksichtigt werden. Die Federkonstanten sind in K¢ und die
Dampferkonstanten in Ky zusammengefiihrt. Die Hebelarmverhéltnisse zwischen Reifen-
und Fahrzeugaufbau werden in H wd zusammengefasst, siche Anhang A.2. Gleichung (3.40)
wird in (3.39) integriert, wodurch die Bewegungsgleichungen der Zustidnde der Vertikaldy-
namik

z - e 2
é :(BV) TIo | Ko | H™ & + Tsp [ 4
i 0
(3.41)
z
+ Kf demvzvd+TSP ¢ +u;/)(3t+HVduhd
0

entstehen.

Die Modellgleichungen der Vertikaldynamik als lineares Differentialgleichungssystem sind
in den Modellgleichungen 3.4 zusammengefasst.
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Modellgleichungen 3.4 (Fahrzeug-Vertikaldynamik)
Das Differentialgleichungssystem der Bewegungsgleichungen der Fahrzeug-
Vertikaldynamik ist
=il
fi?Vd _ (Bvd) (Tgp (Kd (HdeIZVd + TSPd:Vd)
(3.42)
+ K (HWd.’BZVd+TSP:BVd)) +uz)cclt+HVduhd>,
mit den Vektoren
IIZWd
L[ ([ L (ma (E (e
=y | =0, ulsy= uggt,Q =My |, zI°= mfv’g
ayd 0 u‘e/)(élt,?) M, mé’g
z,4
(3.43)

Der Einfluss der vertikalen Bewegung der Rader 2’4, welche auch durch die Stralenuneben-
heiten ud angeregt werden, ist zu modellieren. Dazu wird zunichst die Differentialglei-
chung eines Rades bestimmt. Es resultiert

mY Y = (i — Ini) Foi — (i — hei) P — BY (20 — ulse), (3.44)

2,0 i,ext

welche durch die Krafte in der Lagerung und der Federbeine iiber die Hebelarme I, ;, I}, ; und
lx;, sieche Abbildung 3.7, sowie der Stauchung des Reifens tiber die Federkonstante k¥4 pe-
schrieben werden. Wie Gleichung (3.41) ist die resultierende Bewegungsgleichung der Réder
nur noch von Konstanten und Zustidnden des Fahrzeugaufbaus sowie der Rader abhéngig.
Mit Gleichung (3.40) resultiert fiir die vertikalen Bewegungsgleichungen der Rader

- z z
vt = (M) Ko | B+ Top (0] | + Ko [ H™ 29+ Top (0
o 6
+ K (2 - wid))
(3.45)

wobei M"Y eine Matrix mit den Massen m™9 der Rader ist.

Die Modellgleichung der vertikalen Dynamik der Réder ist im linearen Differentialgleichungs-
system 3.7 zusammengefasst.
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Modellgleichungen 3.5 (Vertikale Raddynamik)
Die Relativbewegung der Rader wird mit dem Differentialgleichungssystem

—1
G = (de) (Ka (H" &Y + Tspa") + Kr (H" 2y + Tspz*?)

ext

4+ g (w?d _ uwd))

(3.46)
mit den Vektoren
wd wd
xz,l ul,ext
wd W
wd __ xz,Z wd __ u2,ext
T, = wd ’ Uext = wd (3-47)
xz,é’; uS,gxt
Wi Wi
1’274 u4,cxt

beschrieben.

\. J

Die Radlast F',, als wichtige Schnittstelle zu weiteren Systemteilen, resultiert aus der Anre-
gung uber die vertikale Fahrzeugdynamik 3.4, der Beschleunigung der vertikalen Radbewe-
gung fb‘;"d sowie den Radaufstandskraften in Konstruktionslage F', (o nach

FZ _ Wvdwvd + MWdi‘sz +Fz,0
Faym (3.48)
= Fz,dyn + Fz,Oa

mit der Matrix

—ke1 —ka1 —kealen —kaailen kealy kaaly
W — —kto —kao keolro  kapoleo  keolv Kapale

3.49
—kes  —kaz —kesles —kasles —keslh  —kaslh (3.49)
—kea —kaa  kealea kaalia —kealn —kaaly
Die Modellgleichungen 3.4 und 3.5 werden in das lineares Zustandsraummodell
{de _ AdeVd +EVdZVd
(3.50)

yvd — CdeVd

zusammengefasst, wobei die System-, Ausgangs- und Storgroflenmatrizen dieser Zustands-
raumdarstellung in Anhang A.2 aufgefithrt werden. Die Zustandsgrofien des gesamten ver-
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tikaldynamischen Modells des Fahrzeugs sind

8
a

vd — , (3.51)

ng O Nwg DO N

8-
[N

wobei die drei Bewegungsfreiheitsgrade des Fahrzeugaufbaus die Ausgangsgrofien des Sys-
tems

y =19 (3.52)

abbilden. Der Storgrofienvektor
wd

Uy ,ext
Wi

Ug .ext
wd

Uus ,ext
Wi

Uy .ext

vd (3.53)

cmmEES

fasst die Anregung des Modells durch die Strafie, die Horizontaldynamik sowie zusatzliche
Drehmomente und Krifte auf den Schwerpunkt zusammen.

3.4 Fahrwerkskinematik

In diesem Abschnitt wird das kinematische Verhalten der Radauthdngung modelliert. Es wird
keine konkrete Radaufthidngung (z. B. MacPherson-Federbein, Doppelquerlenkerachse) be-
trachtet, da diese den Lenkwinkelarbeitsbereich durch die Anbindung mit den Querlenkern
sowie die Ortskurven der kinematischen Kennwerte festlegen wiirde und dadurch zwar eine
Parameteroptimierung des konkreten Fahrwerks durchgefithrt werden konnte, der Lésungs-
bereich bei dem in dieser Arbeit priasentierten Auslegungsverfahrens aber bereits im Vorfeld
eingeschrankt wird. In der Realitat sind die kinematischen Kenngroflen geometrisch mit-
einander verkoppelt, wodurch eine direkte Betrachtung dieser als Optimierungsparameter
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zu nicht realisierbaren Konfigurationen fithren kann, weshalb sichergestellt werden muss,
dass eine Konstruktion prinzipiell durchgefithrt werden kann. Deshalb sind die prinzipiel-
len geometrischen Zusammenhénge der Radaufhidngung zu berticksichtigen. Ein Modell zur
Darstellung des kinematischen Verhaltens der Radauthangung wird erstellt.

Das Modell wird aus virtuellen Querlenkern, die sich um einen virtuellen Drehpunkt dre-
hen, gebildet. Mit diesen virtuellen Groflen werden die Radlenk- und -hubkinematik, die in
diesem Abschnitt priasentiert werden, bestimmt, wodurch ein kinematisches Verhalten des
Rades resultiert, das in einem Realfahrzeug umgesetzt werden kann, wenn die tatsdchlich
konstruierte Radauthdngung die resultierenden virtuellen Drehpunkte des Modells erzielt.

Bei der Modellierung werden die nachfolgenden Aspekte beriicksichtigt:

1. Darstellen der Werte in Konstruktionslage (KL) Up.

2. Abbilden der zeitvarianten geometrischen Zusammenhéange der kinematischen Kenn-
werte (Winkel- und Hebelbeziehungen) durch die Radhub- und Radlenkkinematik.

3. Beriicksichtigen der Symmetrie von Vorderachse- und Hinterachse U, bzw. [}, sowie
der linken und rechten Fahrzeugseite [} bzw. [J,.

4. Einbeziehen der Zustinde der Vertikaldynamik V¢ = (z, ¢, §)T sowie der vertikalen
Komponente der Raddynamik x4, siehe Abschnitt 3.3.

5. Beriicksichtigen der virtuellen Langs- und Querpole [J;, bzw. [J;, sowie der Hohen der
beiden Haupttragheitsachsen h., (Wankzentrum) und h,,, (Nickzentrum) als Parame-
ter der Konstruktion.

In den nachfolgenden Abschnitten werden zunéchst die kinematischen Kennwerte definiert.
Darauf aufbauend erfolgt die Modellierung eines Fahrwerks, das auf den Gleichungen der
geometrischen Zusammenhinge einer allgemeinen Radaufthdngung nach [Mit72] (ausfiihr-
liche Herleitung) bzw. [MW14] (kurze Beschreibung) beruhen (siehe auch [G.19], [L.20b]).
Diese Gleichungen werden als Radlenkkinematik, siehe Abschnitt 3.4.2, bezeichnet. Hier-
bei werden die Initialwerte in Konstruktionslage [y sowie der Lenkwinkel ¢ berticksichtigt.
Anschlieflend wird die Radhubkinematik, siehe Abschnitt 3.4.3, entworfen, welche auf einer
starren Drehbewegung des Rades um die beiden Zentren der Haupttrigheitsachsen, longitu-
dinal und lateral getrennt, beruht. Dabei werden die Anderungen des Nachlaufwinkels Ao,
des Spreizungswinkels A7 sowie des Sturzwinkels Ay in Abhéngigkeit des Lenkwinkels ¢
sowie der Vertikaldynamik der Karosserie V¢ und des Reifens ¥4 hergeleitet.

Mit dem Ziel eine Topologie-Optimierung durchzufiihren, ist zu entscheiden, welche Para-
meter als Optimierungsparameter festgelegt werden. Hierbei ist zu beachten, dass die re-
sultierende Konfiguration in ein Fahrwerk zu tiberfithren ist, dass durch eine mechanische
Konstruktion in der Realitat prinzipiell erstellt werden kann. Nachfolgend wird deshalb die
Modellierung in Abhingigkeit von den virtuellen Haupttragheitsachsen sowie den virtuel-
len Drehpolen des Fahrwerks, longitudinal sowie lateral getrennt, durchgefiihrt. Es resultiert
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eine parametrisierte Beschreibung der Fahrwerkskinematik, die eine Bestimmung der Orts-
kurven durch eine Simulation erméglicht und die Optimierungsparameter eine Veranderung
dieser hervorrufen. Die aufgefithrten Anforderungen werden dadurch erfiillt.

Ein positiver Effekt bei dieser Modellierung des Fahrwerks ist die Betrachtung zeitvarianter
Fahrwerksparameter, wodurch resultierende Storgrofien auf die Raddynamik realitatsnah ab-
gebildet werden. Die Schnittstellen zu weiteren Systemteilen, siehe Abbildung 3.2, des Fahr-
zeugs fithren zu einem Einfluss auf sekundire Optimierungsziele, z. B. den Energieverbrauch,
wodurch auch der Zusammenhang zu den Giitefunktionen der Topologie-Optimierung her-
gestellt wird.

In diesem Abschnitt wird das White-Box-Modell des Fahrwerks entworfen, wobei sich auf
die Beschreibung eines Radmoduls, hier vorne links (i = 1, 0y = 0Oyy), beschriankt wird, der
Rest erfolgt analog. Die prasentierte Fahrwerkskinematik kann auf die verbleibenden Réder
1 = 2,...,4 unter Beachtung der Symmetrie iibertragen werden. Es wird A, ; (hinten/vorne)
und A, ; (links/rechts) nach Gleichung (3.32) verwendet.

3.4.1 Definition der kinematischen Kenngroéfien

In diesem Abschnitt werden die betrachteten kinematischen Kenngrof3en definiert. Diese sind
der Sturzwinkel 7, der kinematische Nachlauf ny, der Nachlaufwinkel 7, der Spreizungswin-
kel o, der Lenkrollradius 71,, der Spreizungsversatz r, und der Nachlaufversatz ng. Die De-
finitionen sind sinngemifl aus [EG17] entnommen. Die kinematischen Kennwerte werden
in der Matrix ¢ zusammengefithrt, wobei jedem Radmodul jede der kinematischen Gréfien
zugewiesen wird und diese dadurch fiir das Gesamtmodell in einem Vektor zusammengefiihrt
werden.

CSk = (’Y? T,0,TL, T, Tk, nO) (354)

Die kinematischen Kennwerte der Radauthiangung sind den Abbildungen 3.8 mit ihrer geo-
metrischen Reprisentation aufgefiihrt. Zur Beschreibung werden die Punkte W, der Schnitt-
punkt zwischen der virtuell verldngerten Radmittelachse mit der Fahrbahn, sowie der Punkt
A, dem Schnittpunkt der virtuell verlingerten Lenkachse mit der Fahrbahn, am Beispiel eines
Doppelquerlenkers, verwendet.

Die kinematischen Kennwerte beeinflussen das Verhalten der Stérgrofien und dadurch den
Energieverbrauch der Radmodule. Die dazu relevanten kinematischen Kennwerte werden
nachfolgend kurz erldutert, da diese in der Modellierung und in dem in dieser Arbeit présen-
tierten Auslegungsverfahren, siehe Kapitel 5, betrachtet werden.

Sturzwinkel ~

Der Sturzwinkel v gibt den Neigungswinkel des Rades zwischen der Radmittelebene und
einer Senkrechten auf der Fahrbahn an (siehe Abbildung 3.8 (a)). Ein Sturzwinkel v # 0
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(a) Sturzwinkel (b) Kinematischer Nachlauf n und Nach- (c) Nachlaufwinkel 7

laufversatz ng

I

sdgecccccccccdecccacaa

=

(d) Spreizungswinkel o (e) Lenkrollradius 7, (f) Spreizungsversatz r

Abbildung 3.8: Definition der kinematischen Kenngréfen, mit dem Radaufstandspunkt W und dem Schnittpunkt
der Lenkachse mit der Fahrbahn A.

beeinflusst maf3geblich die anliegende Seitenfithrungskraft in der Reifenaufstandsfldche und
damit die Querdynamik des Fahrzeugs. Wird das Rad zur Fahrzeugmitte geneigt, ist der Win-
kel negativ definiert. In konventionellen PKW wird der negative Sturzwinkels verwendet,
damit bei einer Kurvenfahrt am kurvenaufleren Rad Sturzseitenkrifte erzeugt werden, wo-
durch die Querfithrung des Fahrzeugs durch den Fahrer verbessert werden kann. Um einer
Beeintrachtigung der Seitenfithrung durch positive Sturzwinkel entgegenzuwirken, werden
Fahrwerke so eingestellt, dass zunehmend negativer Sturz beim Einfedern des Rades, z. B. bei
Erhohung der Reifenaufstandskrafte durch eine Wankwinkelédnderung in einer Kurvenfahrt,
entsteht, wodurch ein positiver Sturzwinkel verhindert wird [PH13].

Nachlaufstrecke ny

Der kinematische Nachlauf, bzw. die Nachlaufstrecke, ny gibt den Abstand zwischen dem
Radaufstandspunkt W und dem Schnittpunkt der Lenkachse mit der Fahrbahn A in €, .-
Richtung an. Die gesamte Nachlaufstrecke des Rades wird zusammen mit dem Reifennach-
lauf n, gebildet. Liegt der Punkt A in Fahrtrichtung vor dem Punkt W, ist der kinematische
Nachlauf positiv (siehe Abbildung 3.8 (b)). Unabhéngig von der Fithrung des Fahrzeugs, au-
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tonom oder durch einen Fahrer, verbessert ein positiver Nachlauf die Spurhaltungsstabilitit
sowie die Riickstellung der Rader nach einer Kurvenfahrt in die Geradeausfahrt. Bei letzterem
wird ein Fahrer durch eine positive Nachlaufstrecke unterstiitzt. Mit zunehmendem Lenkwin-
kel reduziert sich die Nachlaufstrecke, weshalb bei konventionellen Fahrwerken bei relativ
grof3en Lenkwinkeln eine Reserve vorgehalten wird, um die vorteilhaften Effekte durch die
positive Nachlaufstrecke beizubehalten. Allgemein nimmt der kinematische Nachlauf iiber
dem kurveninneren Lenkwinkel ab und tiber dem kurvendufleren zu.

Die Nachlaufstrecke bewirkt bei Fahrmandvern mit grofen Lenkwinkeln, z. B. dem Parkieren,
hohe StorgroBen und damit erhohten Energieverbrauch [PH13]. Ohne die Beriicksichtigung
eines Fahrers verliert die Nachlaufstrecke allerdings die Anforderung der unterstiitzenden
Lenkungsriickstellung. Beim Entwurf des Fahrwerks eines 4WD4WS ohne die Betrachtung
eines Fahrers ist deshalb zu untersuchen, wie sich die Nachlaufstrecke auf das Fahrzeugfiih-
rungsverhalten sowie den Energieverbrauch auswirkt.

Nachlaufwinkel 7

Der Nachlaufwinkel 7 stellt die Neigung der Lenkachse in der (€, ., €, . )-Ebene dar. Er wird
definiert als derjenige Winkel, der zwischen einer Senkrechten durch den Schnittpunkt A,
und der Lenkachse selbst entsteht, siehe Abbildung 3.8 (c).

Der Nachlaufwinkel beeinflusst das Verhalten der Nachlaufstrecken- sowie der Sturzanderug
und damit auch die Seitenkraftiibertragung.

Nachlaufversatz ng

Der Nachlaufversatz ng gibt den Abstand zwischen Radmittelpunkt und Lenkachse in €. ;-
Richtung an. Liegt der Radmittelpunkt hinter der Lenkachse, ist der Nachlaufversatz positiv
(siehe Abbildung 3.8 (b)).

Spreizungswinkel o

Der Spreizungswinkel o stellt analog zum Nachlaufwinkel die Neigung der Lenkachse ge-
geniiber der Senkrechten im Schnittpunkt der Lenkachse mit der Fahrbahn, Punkt A, dar,
allerdings in der (€, €, ,)-Ebene, siche Abbildung 3.8 (d). Neigt sich die Lenkachse zur
Fahrzeugmitte, ist der Winkel positiv.

Werden Stormomente auf die Lenkachse betrachtet, beeinflusst der Spreizungswinkel die He-
belarme zwischen Karosserie und der in der Reifenaufstandsfliche angreifenden Krafte Die-
se Storgroflen miissen durch den Elektromotor ausgeglichen werden. Beim konventionellen
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Fahrzeug werden Spreizungswinkel moglichst klein gewé#hlt, damit die resultierenden Stor-
groffen und die Wahrnehmung durch den Fahrers moglichst gering bleiben. Weiterhin veran-
dern sich bei unterschiedlichen Einfederbewegungen der Réder, zum Beispiel durch Schlaglo-
cher, die Storkrifte und -momente, wodurch sich der Spreizungswinkel mit der Radfederung
moglichst wenig dndern soll, um das Gesamtverhalten des Fahrwerks in solchen Situationen
moglichst unverdnderlich zu lassen.

Spreizungsversatz 7,

Der Spreizungsversatz r, gibt den Abstand zwischen Radmittelpunkt und Lenkachse in der
€r,y-Achse an, siehe Abbildung 3.8 (f). Liegt die Lenkachse zwischen Radmittelpunkt und
Fahrzeugmittelachse, ist der Spreizungsversatz positiv. Der Spreizungsversatz ist ein Hebel-
arm, der anliegende Kréfte auf die Lenkachse und damit auf das Fahrwerk tibertragt.

Lenkrollradius 7y,

Der Lenkrollradius 7y, gibt den Abstand zwischen dem Radaufstandspunkt W und dem Schnitt-
punkt der Lenkachse mit der Fahrbahn A an. Gegeniiber der Nachlaufstrecke allerdings in
der (&,,, €, .)-Ebene, siche Abbildung 3.8 (e). Liegt der Punkt A zwischen dem Punkt W und
der Fahrzeugmittelachse, ist der Lenkrollradius positiv.

3.4.2 Radlenkkinematik

Die Radlenkkinematik beschreibt die Veranderung der Radstellungsgroflen abhingig vom
Lenkwinkel 6, bzw. der Lenkwinkelanderung, sowie dem Nachlaufwinkel 7 und dem Sprei-
zungswinkel 0. Die Modellierung erfolgt auf Basis der Gleichungen eines Starrkérpermodells
der Lenkung aus [Mit72], welche in [MW14] erweitert wird. Eine grundlegende Annahme
dabei ist, dass die Lenkwinkeldnderungen nur zu einer geringen Anderung der Spreizungs-
und Nachlaufwinkel fithrt. Diese Annahme passt zu aktuellen Konstruktionsvorgaben dieser
beiden Winkel, wie in Abschnitt 3.4.1 beschrieben. Radstellungs- und Eingangsgrofien der
vorgestellten Radlenkkinematik sind in Tabelle 3.4 zusammengefasst.

Tabelle 3.4: Radstellungsgrofien und Eingangsgrofien des Modells der Radlenkkinematik eines Rades.

Radstellungsgrofien Variable Eingangsgrofle Variable
Konstruktiven Nachlauf Nk Lenkwinkel )
Nachlaufversatzes ng Spreizungswinkel o
Lenkrollradius T Nachlaufwinkel T

Sturzwinkel 5y
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Die nachfolgenden Gleichungen beschreiben das Verhalten der Radaufthingung in Abhéin-
gigkeit des Lenkwinkels (Radlenkkinematik). Der konstruktive Nachlauf ny startet in der
Fahrzeug-Konstruktionslage mit ny o fiir 6 = 0 und wird durch den Nachlauf- und Sprei-
zungswinkel sowie eine Lenkwinkeldnderung nach

ni = i o + ¥4 (tan(o)sin(Ao ;0) — (1 — cos(Xo ;6))tan(t)) (3.55)

beeinflusst. Der konstruktive Nachlauf in Konstruktionslage ny ¢ wird durch den Spreizungs-
versatz sowie den Nachlaufwinkel und den Radradius nach

nio = nio(6 = 0) = ng + r™Itan(r) (3.56)

bestimmt. Der Lenkrollradius 71, dndert sich beim Drehen des Rades und durch einen Sprei-
zungsversatz aus der Konstruktionslage mit 71, o. Es resultiert

Ty, =T+ TLQSiH()\Oyi(S), (3.57)

was die Wechselwirkung beider Hebelarme und deren Anforderung beide nahe Null zu wih-
len verdeutlicht. Der Lenkrollradius in Konstruktionslage 1, o wird mit dem Spreizungswin-
kel, dem Sturz und dem Spreizungsversatz r,, bestimmt zu

Lo =7To + rd (tan(o) + sin(y)).. (3.58)

Die Raderhebung Az¥ beschreibt die Stellung des Rades relativ zum Fahrzeugaufbau, der
Fahrbahnoberfliche und des Einfederwegs des Rades durch eine Lenkwinkeldanderung ab-
hangig von den kinematischen Kennwerte nach

Az¥(5) =rp[(cos(6) — 1) tan(7) + sin() tan(7)]
— ni,o - [sin(6) tan(7) — (cos(d) — 1) tan(7)]. (3.59)

Die Anderung des Sturzwinkels v erfolgt nach
¥ = — Ao,i6 - tan(7), (3.60)

wobei 7y der Sturzwinkel in der Konstruktionslage ist.

3.4.3 Radhubkinematik

Die Radhubkinematik des Rades ist im Wesentlichen von der Radaufthdngung und dem Fahr-
werk abhéngig. Die grundlegende Beschreibung der Radhubkinematik erfolgt im Allgemei-
nen als Kombination der Wankbewegung um das Wankzentrum (Wankpol, Wankachse) und
einer Nickbewegung um das Nickzentrum (Nickpol, Nickachse). Das Wank- und Nickzen-
trum ist dabei ein virtueller Drehpunkt, ein virtuelles Gelenk, an dem die Kraftiibertragung
zwischen dem Fahrzeugaufbau und der Radauthiangung erfolgt [Mat07]. Die Radhubkinema-
tik wird grafisch oder rechnerisch durch Analyse der konkreten, konstruktiv umgesetzten
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Lenkeranordnungen der Radaufhidngung ermittelt, wodurch die geometrische Lage, hier die
Hohe, des Wank- und Nickzentrums abgeleitet wird.

Ohne die Festlegung eines konkreten Fahrwerks fehlt zur Ermittlung der Radhubkinematik
allerdings die Lenkeranordnung und damit das Bindeglied zwischen den Drehzentren und
der Kinematik der Aufhdngung des Rades. Zur Modellierung einer Radhubkinematik ohne
a priori Festlegung der Lenkeranordnung wird der beschriebene Ansatz zur Ermittlung der
Wank- und Nickzentren invertiert, sodass aus der Vorgabe einer Wank- und Nickpolhthe
hywy, bzw. hy, das gesuchte Verhalten abgeleitet werden kann. Ziel ist es dabei Gleichungen
aufzustellen, welche die zum Beginn des Abschnitts aufgestellten Anforderungen, beispiels-
weise die Beriicksichtigung der geometrischen Zusammenhénge und Wechselwirkung mit
der Vertikaldynamik, erfiillen. Fur das hier gezeigte Modell folgt daraus, dass die einzelnen
kinematischen Kennwerte und ihre Bewegungszustande innerhalb der kinematischen Ket-
te durch reine Rotationen um die jeweiligen, als konstant angenommenen, Momentanpole
(Wank- und Nickpol) bestimmt werden.

Wie in [T.19] genauer diskutiert, ist dieses Vorgehen fiir das Gesamtvorhaben zielfithrend.
Werden Wank- und Nickpolhthe Ay, bzw. hy,, als Parameter des Auslegungsverfahrens des
Fahrwerks angesehen, konnen diese beiden Parameter in einem iterativen Optimierungsver-
fahren in einem ersten Schritt zur Komfortoptimierung genutzt werden. Wie in [G.19] disku-
tiert, kann so gezielt eine Grundauslegung des Fahrzeugs vorgenommen, welche vom kon-
ventionellen Fahrzeug abweichende Gutekriterien beriicksichtigen kann. Dieses Vorgehen
wird in Abschnitt 5.5.1 zur Beschreibung des Auslegungsverfahrens detailliert prasentiert.

Zur Bestimmung der Radhubkinematik wird die Anderung des Spreizungswinkels Ac in der
(€y, €-)-Ebene und die Anderung des Nachlaufwinkels A7 in der (€,, €.)-Ebene betrach-
tet. Die resultierenden Winkel o und 7 sowie deren Anderungen Ao und AT beeinflussen
schlieB8lich zusammen mit der Radlenkkinematik, siche Abschnitt 3.4.2, vollstandig die Fahr-
werkskinematik.

Spreizungswinkelinderung Ao

Bei der Modellierung der Spreizungswinkelanderung Ao wird angenommen, dass die Bewe-
gung als Rotation um einen konstanten Wankpol mit der Hohe h,, ausgefithrt wird. In den
Abbildungen 3.9 ist die relevante Geometrie zur Beschreibung der Radhubkinematik in der
(€y, €-)-Ebene dargestellt. In den Abbildungen 3.9a und 3.9b ist die Geometrie in der Nullla-
ge, in den Abbildungen 3.9c und 3.9d die Veranderung beim Einfedern des Rades abgebildet.
Dabei stellt die Verbindung zwischen den Punkten B? und C? die Lenkachse mit der Lange
L dar, der Punkt A? den Radmittelpunkt.

Die Herleitung der Spreizungswinkeldnderung erfolgt fiir ein Rad, wobei auf den Index ¢
verzichtet wird, da der resultierende Gleichungssatz sowie die benétigten Parameter durch
die Beriicksichtigung des Parameters A, ; auf jedes Rad iibertragen werden kénnen?.

2 Prinzipiell wiirde jeder Parameter der Herleitung einen Index i bendtigen.
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a) Linke Fahrzeugseite, Nulllage, mit A, ; = 1, Variablen mit (b) Rechte Fahrzeugseite, Nulllage, mit A, ; = —1, Variablen
g g , g g ,
Index [y mit Index [J,
€: €.
€y
AN
(c) Linke Fahrzeugseite, eingefedert, mit Ao ; = 1 (d) Rechte Fahrzeugseite, ausgefedert, mit Ao ; = —1

Abbildung 3.9: Radhubkinematik in der (€, € )-Ebene. In blau markiert sind die Geometrie-Variablen der Radauf-
hangung; in rot, die kinematikbeeinflussenden Groflen.

Mit den getroffenen Annahmen bleiben die Abstande |7{3| der Punkte A%, B und C? zum
Wankzentrum konstant, wodurch die konstante euklidische Norm der Ortsvektoren aus den
Komponenten in (€, )- und (€>)-Richtung gebildet werden zu

X1 = /(A7) + (A2)?, (3.61a)
75| =4/ (By)? + (BZ)? (3.61b)

und

&l = 4/(C7)? +(C2)%. (3.61c)
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Mit den in den Abbildungen 3.9 aufgefiihrten Parametern werden die Komponenten der Be-
trage der Ortsvektoren |773| sowie der symmetriebestimmenden Variable ), ; definiert zu

A7 = Ao il (3.62a)
A% = hy, — 7™ cos (o), (3.62b)
B = Ao, (3.62¢)
B? = A7, (3.62d)
€7 = BY — A, Lsin(og) (3.62¢)
und
C? = BJ + Lcos(oy). (3.62f)

Die Winkel £ zwischen den Ortsvektoren und der negativen (€, )-Achse werden iiber die
Beziehungen

A(T
k9 = arccos (' j') (3.63a)
e
s BY|
G = arccos - (3.63b)
75|
und
CO'
R¢ = arccos | f' (3.63c)
ré

bestimmt. Die Anderung dieser Winkel A%? wird durch den Radhub #%¢ und den Fahr-
zeughub 7z des Fahrzeugaufbaus beeinflusst. Beides ist durch die Modellgleichungen zur Be-
schreibung der vertikalen Dynamik gegeben, siehe Modellgleichung 3.4 und 3.5. Die Ande-

rung der Winkel £%, £% und K7, wird bestimmt durch
. e AN
AR = arccos | ———=——— | — G- (3.64)
X
Dies stellt die Winkeldnderung gegeniiber der Nulllage dar. Diese Winkeldnderung ist in den
Abbildungen 3.9c und 3.9d dargestellt.

Die gesuchte Spreizungswinkeldnderung Ao durch Radhub =7
zeughub z resultiert schlieflich zu

4 Wankbewegung § und Fahr-

Z'L’

78| - sin(RG + AR?) — |FE| - sin(RE + AR7) \ 00 — Aoif.  (3.65)
—[7g]- cos(rG + ART) + 7G| - cos(rg + ARe) ) 0 ToT Y

Ao = arctan (

Die vollstandige Herleitung ist in Anhang A.3 aufgefiihrt.



48 3 Modellbildung des radselektiv angesteuerten Fahrzeugs

Nachlaufwinkelinderung A7

Die Nachlaufwinkelinderung A7 wird analog zur Spreizungswinkeldnderung als Rotation
um einen Drehpol beschreiben, wobei ein achsenspezifischer Langspol mit der Héhe A,
bzw. hy 1, angenommen wird. Das Nickzentrum mit der Héhe h,,, resultiert aus dem Schnitt-
punkt zweier Geraden durch die Reifenaufstandspunkte und die angenommenen Langspole
von Vorder- und Hinterachse. Durch die geometrischen Randbedingungen eines PKW, Ab-
stand zwischen Vorder- und Hinterachse relativ gegeniiber Abstand linkes zu rechtes Rad
sehr hoch, wiirde ein Langspol im gleichen Punkt wie das Nickzentrum zwar dem optimier-
ten Nickverhalten gentigen, allerdings wire die Kinematik der Radauthangung sehr steif und
eine Anderung wiirde nur durch hohe Werte der verbleibenden Parameter resultieren. Zur
optimalen Auslegung der Radauthingung wird deshalb je ein Langspol fiir die Vorder- und
Hinterachse eingefiihrt. Die Hohe des Langspols ist wie die Wankzentrumshohe konstant.

Die Herleitung der Nachlaufwinkelanderung erfolgt ebenfalls fiir ein Rad und es wird wie-
der auf den Index 7 verzichtet, da der resultierende Gleichungssatz sowie die benétigten Pa-
rameter durch die Beriicksichtigung des Parameters A, ; auf jedes Rad iibertragen werden
konnen.

Damit die betrachteten geometrischen Gréfien des Fahrwerks virtuell und unabhéngig von
den Maflen des Fahrzeugaufbaus bleiben, wird die Lange [,, ,, bzw. [, ;, als Abstand zwischen
dem Punkt A7 und den Langspolen der jeweiligen Achse definiert. Die verbleibenden Para-
meter sind in der Abbildung 3.10 dargestellt, wobei die Geometrie fiir die Berechnung der
Nachlaufwinkeldanderung gezeigt wird.

(a) Vorderachse, mit Ao ; = 1, Variablen mit Index [J,, (b) Hinterachse, mit Ao ; = —1, Variablen mit Index [y,

Abbildung 3.10: Radhubkinematik in der (€, €- )-Ebene. In blau markiert sind die Geometrie-Variablen der Rad-
aufthdngung; in rot, die kinematikbeeinflussenden Grofen. Ein- und Ausfederwege verhalten sich
analog zu Abbildung 3.9.

Im Folgenden wird die Bestimmung der Nachlaufwinkelinderung A7 vorgestellt. Analog
zur Bestimmung der Spreizungswinkeldnderung werden die Abstinde |775| zwischen dem
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Langspol und den Punkten A7, B™ und C” bestimmt zu
Xl = V(AD)? + (AD)?, (3.66a)
73] = v (B})? + (BL)? (3.66b)
und
7G5 = v/(CT)% + (C7)2. (3.66¢)

Mit den in den Abbildungen 3.10 aufgefithrten Parametern werden die Komponenten der
Betrage der Ortsvektoren sowie der symmetriebestimmenden Variable A, ; definiert zu

AT =Xe i la, (3.67a)

AT = by — " cos(v), (3.67b)

B, = A] + no, (3.67¢)

BI = A7, (3.67d)

Cr =Bl — L -sin(m) (3.67¢)
und

CI =Bl + L-cos(1). (3.67f)

Die Winkel £[; zwischen den Ortsvektoren |75| und der negativen (€, )-Achse werden iiber
die Gleichungen

AT
kT, = arccos |_,Z| (3.68a)
A T )
7%
i B
Rp = arccos | ~—= (3.68b)
75|
und
-
k{ = arccos |(_,jz‘ (3.68¢)
‘ 7|
bestimmt.

Die Anderung dieser Winkel A%™ wird durch den Radhub x?f} und den Fahrzeughub z des
Fahrzeugaufbaus bestimmt, welche durch die Modellgleichungen 3.4 und 3.5 beschrieben
werden. Die Anderung der Winkel R, kg und A7, wird bestimmt durch

T wd
AT -y —|—z> .

ART = arccos ( o — kG- (3.69)
A

wd

z,1°

Die gesuchte Nachlaufwinkeldnderung A7 durch Radhub z

zeughub z resultiert schlieBlich zu

Xei (TG |SIn(RG + ARY) — Xes|TE|SIN(RE + Xe i ART))
— |75 cos(R 4+ Xe i ART ) + |7 | cos(RE + Ne i ART)

Nickbewegung ¢ und Fahr-

AT = arctan ( ) — T + Ne,i ).

(3.70)
Die vollstandige Herleitung ist in Anhang A.3 aufgefiihrt.
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Sturzwinkelinderung A~y

Die Sturzwinkeldnderung A~ wird durch den Radhub beeinflusst. Durch die betrachtete Geo-
metrie der Radaufthdngung, siehe Abschnitt 3.4.2, resultiert ein direkter Einfluss der Sprei-
zungswinkelianderung Ao, wodurch Av?! eine Sturzwinkelinderung nach

Ayt = —Ac (3.71)

hervorruft. Der Radhub wird implizit durch die Sturzwinkeldnderung auf den Sturz iibertra-
gen. Eine Verénderung des Spreizungswinkels kann abhéngig von der konstruktiven Umset-
zung sowohl zu einer Verringerung als auch zu einer Erhéhung des Sturzwinkels des Rades
fuhren [Rei78].

Neben dem Sturzwinkel in Konstruktionslage 7o und der Anderung durch die Radlenkkine-
matik, siehe Abschnitt 3.4.2, bewirken anliegende Langs- und Querkrafte F, und F), in der
Reifenaufstandsfliche eine Anderung des Sturzwinkels. Diese Langs- und Querkrifte wir-
ken prinzipiell auch auf die Kinematik des Lenkwinkels [MW14], wobei allerdings durch die
Lenkwinkelregelung zunichst nur eine geringe Veranderung auf das Fithrungsverhalten zu
erwarten ist und deshalb diese Wirkung nicht modelliert wird.

Zusammenfassung

Mit den Anderungen des Spreizungs-, Nachlauf- und Sturzwinkels Ao, A7 bzw. Ay wird das
kinematische Verhalten der virtuellen Radauthdngung vollstandig beschrieben. Das kinema-
tische Verhalten des Spreizungs- und Nachlaufwinkels wird durch die Gleichungen 3.65 und
3.70 bestimmt, es resultiert

T=1+ AT (3.72)
und
o =09+ Ac. (3.73)
Fur den Sturzwinkel resultiert mit (3.60) und (3.71)
Y= — Aoid - tan(7) — Ao. (3.74)

Zusammen mit den Gleichungen der Radlenkkinematik (3.55) bis (3.58) ist das kinematische
Verhalten der Radauthiangung vollstandig modelliert. In Tabelle 3.5 wird ein zusammenfas-
sender Uberblick iiber die verwendeten kinematischen Kenngréfien, die Geometrie sowie
Einflussgroflen auf das White-Box-Modell des Fahrwerks eines Radmoduls gegeben.
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Tabelle 3.5: Zusammenfassung der Parameter, Ein- und Ausgangsgrofien des White-Box-Fahrwerkmodells.

Variable Benennung Variable Benennung
Konstanten Kennwerte in Konstruktionslage
pwd Radradius To Nachlaufwinkel
Ry Hohe Wankzentrum no Nachlaufversatz
0o Spreizungswinkel
TL,0 Lenkrollradius
Yo Sturzwinkel
Eingangsgrofien Ausgangsgrofien
1) Lenkwinkel T Nachlaufwinkel
0 Wankwinkel o Nachlaufstrecke
0] Nickwinkel o Spreizungswinkel
z Fahrzeughub L Lenkrollradius
v Vertikale Radbewegung To Spreizungsversatz
Kréfte im Reifenaufstand- Sturzwinkel
F Y.t k
spunkt
Geometrie der Radauthangung
Lo Abstand SP Radaufstand- Ay v,hin Hohe des Langspols
r,volrh spunkt
Ibvslb,h Abstand SP Federbeine L,.Ly Lange der Lenkachse
Lo Abstand LP Radaufhin-
a,vstah

gung
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3.5 Radmodul-Modell

In diesem Abschnitt werden die Modellgleichungen zur Beschreibung der Radmodule dis-
kutiert. Dabei wird sich auf die Beschreibung eines Radmoduls, hier vorne links (i = 1,
Uy = O1), beschrankt. Die gezeigten dynamischen Modelle der Lenkung und Raddrehzahl
konnen auf die verbleibenden drei Ridder ¢« = 2, 3, 4 unter Beachtung der Vorzeichen iber-
tragen werden.

Das Rad dreht sich mit dem Lenkwinkel J relativ gegeniiber dem Fahrzeugkoordinatensystem
(€, €y) im Radkoordinatensystem in der (€ ., € ,)-Ebene, siehe Abschnitt 3.1. Dabei dreht
der Lenkwinkel um die senkrecht auf der Fahrbahn stehenden Hochachse € .. Stormomente
die z. B. durch die Anbindung tiber die Lenker, bzw. die Hebelarme, des Fahrwerks hervorge-
rufen werden, wirken auf diese Hochachse und sind deshalb auf die Lenkachse zu projizieren,
wodurch diese den gleichen Angriffspunkt wie das Lenkmoment des Elektromotors haben.
Die Drehung des Rades w erfolgt um die €, ,-Achse in der (€, , €, . )-Ebene.

3.5.1 Modellierung der Lenkungsdynamik

Das Lenkungsmodell besteht aus einer linearen Dynamik des Lenkwinkels § mit der Ein-
gangsgrofie My, das Drehmoment das der Lenkaktor erzeugt, sowie einem akkumulierten
nichtlinearen Stérgroflenterm M; 4. Als Storgroflen werden diejenigen Gréfien gewdhlt, die
mafigeblichen Einfluss auf das Lenkungssystem haben und dabei nicht nur die Regelungs-
giite, sondern auch den Energieverbrauch beeinflussen. Dadurch wird eine Verbindung zwi-
schen der Modellierung und der Optimierung der sekundéren Ziele, durch die Fahrzeugfiih-
rungsregelung, welche die Storgrofien ausregeln muss, und das Auslegungsverfahren, bei der
Festlegung des kinematischen Verhaltens, hergestellt. In Tabelle 3.6 sind relevante Stérgro-
fen zusammen mit der Wechselwirkung zur Fahrwerkskinematik und des Fahrzeugaufbaus
aufgefiihrt.

Die akkumulierte Storgréfie M 4 des Lenkungsmodells ist

Msa = (Ms.asm + Msaap + Msasa + Msars)cos(t)cos(o) + Ms.a rL

(3.75)
= T3(Ms,am + Msa as + Msasa + Msars) + Msare-
Die Transformation auf die geneigte Lenkachse erfolgt dabei durch
T3 = cos(T)cos(o). (3.76)

Der Versatz. bzw. die Hebelarme, zwischen der Hochachse im Rad €; . und der Lenkachse
€5, erzeugen die verschiedenen Stérgrofien, siehe Abbildung 3.11. Wiirde €, . und €5 , exakt
iibereinanderliegen, hitten einige Storgréfen keinen Einfluss auf die Lenkungsdynamik. Die
Transformation von M; g g1, erfolgt direkt in der Definition der Stérgréfie, da diese Abwei-
chend von den verbleibenden Stérgréf3en transformiert wird.
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Tabelle 3.6: Ubersicht iiber die anliegenden Stérgréfien am Lenkungsaktor.

Wechselwirkung mit Fahrwerkski-

Variable =~ Wirkung durch .
nematik
M Verformung der Reifenaufstandsfli- Lenkwinkel 6,
0d.BM - che Reifengeschwindigkeit v, ;|
Anli Antriebs- B -
Msans nliegendes Antriebs- oder Brems Lenkrollradius 11
= moment Mg
Ms.a.rs Reifenaufstandskraft F’, Radsturz
. . Konstruktiver Nachlauf ny
Msasa  Seitenfihrungskraft F), (+ Reifennachlauf 1,)
Msarr  Reifenaufstandskraft £, Spreizung o, Storkrafthebelarm r,

>

Ms.4,BM

. '"Y\ﬁj\:&\h

r,x

i
Nk Ny

Abbildung 3.11: Abgebildet sind die relevanten Krafte und Momente des Lenkungssystems sowie die Hebelarme
und Transformationswinkel.

Wie in Abbildung 3.11 dargestellt, wirken die Drehmoment des Lenkungssystems um die
gleiche Achse, wodurch die Differentialgleichung der Lenkungsdynamik definiert wird zu

0= Jt)d + dsd + Ms + M;.q. (3.77)

Hierbei wird ein zeitvariantes Triagheitsmoment .J!4(¢) des Rades um die Hochachse ange-
nommen, da das Tragheitsmoment bezogen auf die Hochachse € ., durch die geneigte und
verschobene Lenkachse abhidngig von der Fahrwerkskinematik ist. Fiir den Regelungsent-
wurf kann das Trigheitsmoment als konstant angenommen werden (siehe z. B. [Hoe13]),
allerdings sind iiber die Modellierung der Fahrwerkskinematik, siehe Abschnitt 3.4, die ki-
nematischen Groflen bekannt, wodurch mit dem gemessenen Lenkwinkel das zeitvariante
Tragheitsmoment zur Laufzeit bestimmt werden und schlie8lich die Regelungsgiite verbes-
sert werden kann®. Die Herleitung von J éd (t) ist in Anhang A.4 aufgefihrt. Unabhéngig von

3 Mit dem maximal fiir das Fahrzeug vorgesehenen Lenkwinkelbereich kann auch der Verlauf von J14(#) berech-

net und ein Mittelwert als Konstante fiir den Regelungsentwurf angenommen werden.
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einer konkret betrachteten Verbindungsart der Lenkachse, wird angenommen, das eine ak-
kumulierte Dampfung ds konstant wirkt [Yih05].

Das lineare Zustandsraummodell mit nichtlinearer akkumulierter Storgréfie wird in Modell-
gleichung 3.6 zusammengefasst.

Modellgleichungen 3.6 (Lenkungsdynamik)

Die Lenkungsdynamik eines Radmoduls ist durch das Zustandsraummodell

1d 0 1 1d 0 1d 0
= [o —dsfrsin| T \appe ) T \aypag ) e (3.78)

yld — (1 0) mld

mit den Zustands-, Ein- und Storgrof3en

1)
x4 = (5) , U =My, Uex = Msa (3.79)

gegeben.

Storgrofle Ms q pv - Bohrmoment

Das Bohrmoment M5 4 g ist eine Storgrofle, die entgegen der Lenkung um die Hochach-
se des Rades wirkt, solange die Reifenaufstandsfliche auf dem Untergrund haftet. Dabei
steigt das Bohrmoment anndhernd linear und beschreibt dadurch eine Torsionssteifigkeit.
Das Bohrmoment erreicht bei ausschlie§lichem Gleiten der Reifenaufstandsfliche das maxi-
male Riickstellmoment M5 g BM,max. In folge dieser Saturation beschreibt das Bohrmoment
eine Hysteresekurve abhiangig des Lenkwinkels, siehe Abbildung 3.12 [Ein10].

Das Bohrmoment beschreibt eine wesentliche Storgrofie bei Lenkungsbewegungen mit nied-
rigen Radgeschwindigkeiten, wie beispielsweise beim Parkieren mit |v,, ;| < 1 ms™!. Durch
die beschriebene Hysterese ist anzunehmen, dass im erweiterten Lenkwinkelbereich, eine
konstante Storgrofle Ms q BM,max und in der Ubergangsphase ein annahernd linearer Stor-
term kompensiert werden muss. Mit steigender rotatorischer Geschwindigkeit des Reifens
verringert sich die Wirkung des Bohrmoments, da die Zeit des Reifen-Boden-Kontakts der
Reifenaufstandsflache verringert wird. Zur Beschreibung des Bohrmoments wird im Folgen-
den das Bohrmoment-Modell nach Van-der-Jagt verwendet [van00].

Das Bohrmoment M; 4 g ist definiert zu

Ms.qMm = Kskmp (3.80)
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Abbildung 3.12: Verlaufe des Bohrmoments fiir verschiedene Verstarkungen K 5 und maximale Riickstellmomente
M 4,BM,max in Abhéngigkeit des Lenkwinkels. Der Verlauf der Hysterese wird durch die Para-
metrierung des Bohrmoment-Modells sowie die Reifenaufstandskraft beeinflusst.

wobei K eine reifenaufstandskraftabhéngige Steifigkeit darstellt und xyp die Verzerrung
der Reifenaufstandsfldche beschreibt. Mit (3.80) wird das maximal wirkende Bohrmoment
durch

Ms.q,BM,max = K§KMB,max (3.81)

beschrieben. Die an einem Priifstand fiir einen spezifischen Reifen empirisch ermittelten Pa-
rameter K5 und xyp werden durch

~ 2 U
Ks=axl;;, + a1 Fs,

S (3.82)
Mé,d,BM,max = bQFz’i + ble,ia
approximiert. Hierbei sind a; und Bj mit j = 1,2 Parameter die am Priifstand bestimmt
werden und F’, ; die Reifenaufstandskraft in kN, F, ; = F. ; - 1073,
Die Anderung der Verzerrung der Reifenaufstandsfliche #yp wird definiert zu
5, wenn sgn(kup) # sgn(d)
(3.83)

RMB = M, “Y .
1 | 226dBM 9, wenn sgn(kyvp) = sgn(d)
Mg,dVBM,max
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Wodurch mit Gleichung (3.80) und (3.81), die zeitliche Anderung des Bohrmoments Mmd’BM
mit

K55, wenn sgn(Ms a.8m) # sgn(9)

Ms.amm = Msapm |®
Ks|l—|——"———
Mé,d,BM,max

(3.84)

> 5, wenn sgn(Ms.a.sm) = sgn(d)

folgt. Der Parameter ¢y wird zur Anpassung der Approximation des Bohrmomentenmodells
an die Messergebnisse des Priifstandversuchs verwendet.

Als Darstellung des verschwindenden Bohrmoments bei steigender Radgeschwindigkeit wird
der lineare, geschwindigkeitsabhdngige Faktor knig(v4y,;) eingefithrt, der mit

lv;[, wenn Oms ™' < |vg,|<lms™*

(3.85)

b (Vay ) = {O, sonst

in der Implementierung zum Bohrmoment multipliziert wird. Diese Rampenfunktion ist ei-
ne Annahme tiber das erwartete Verhalten des Bohrmoments. Dies ist allerdings nicht Teil
dieser Arbeit und wiirde lediglich eine prazisere Modellierung begiinstigen, aber strukturell
keine Verbesserung hinsichtlich der Modellierung einer realititsnahen Storgrof3e, die auf das
Lenkungsmodell bei niedrigen Geschwindigkeiten wirken, erzielen, sondern lediglich eine
quantitative Feinjustage darstellen.

Storgrofle Ms q ap - Antriebsmoment

Eine Antriebs- und Bremskraft F} , im Reifenaufstandspunkt bewirkt iiber den Lenkrollra-
dius 7y, das Riickstellmoment M5 4 ap auf die Lenkachse [GU17]. Dieses, auch von der An-
ordnung der Bremse im Radmodul abhingige, Riickstellmoment wird hier mit der Annahme
einer innenliegenden Bremse (siehe [PH13]) beschrieben als

M(S,d,AB = ér,ngley,irL~ (386)

Anzumerken ist, dass keine Bremse verwendet oder modelliert wird und das Rad dadurch nur
mit dem Antriebselektromotor (Radnaben, Radnah) gebremst wird. Dabei beschreibt 75 die
Transformation der Krifte im Fahrzeugkoordinatensystem in das Reifenkoordinatensystem
nach Gleichung (3.2). Es wird allerdings nur die auf der €; ;-Achse wirkende Kraft als Appro-
ximation der Antriebs- und Bremskraft im Reifenaufstandspunkt verwendet. Das Vorzeichen
von 7y, richtet ebenfalls das resultierende Drehmoment aus. Die relevanten Grofien sind in
Abbildung 3.11 aufgefiihrt.

Storgrofle Ms g sa - Riickstellmoment

Das Riickstellmoment Ms q.ga wird maflgeblich durch die anliegende Seitenfiihrungskraft
F, , hervorgerufen und skaliert proportional mit dem Gesamtnachlauf bestehend aus kon-
struktivem Nachlauf nyx und Reifennachlauf n,. Mit dem konstruktivem Nachlauf ny, wird
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beim konventionellen Fahrzeug das Riickstellen des Rades nach dem Lenken zur Unterstiit-
zung des Fahrers eingestellt. Im Kontext des betrachteten Fahrzeugs wirkt dieses Riickstell-
moment allerdings nicht in allen Féllen positiv auf das Soll-Lenkverhalten, weshalb es zu-
néchst als Storgrofie und damit als Verlustgrole betrachtet wird.

Die Seitenfiihrungskraft F}. , resultiert auch aus der konstanten Schraglaufsteifigkeit £, des
Rades und dem Schraglaufwinkel x, zu

Fiy = kaky, (3.87)
wodurch das Ruckstellmoment
Mg’d’SA = k‘a/{y(nk —+ nr) = Fr,y(nk + nr) (3.88)

resultiert. Dieses vereinfachte Modell der Seitenfithrungskraft ist zur Darstellung des Stérmo-
ments zielfithrend, da die realitdtsnahe Seitenfihrungskraft durch das Black-Box-Reifenmodell
zur Beeinflussung des Fahrzeugverhaltens verwendet wird, siehe Abschnitt 3.6. Die relevan-
ten Groflen sind in Abbildung 3.11 aufgefiihrt.

Storgrofle M; 4 rs - Radsturz

Wird das Rad durch einen Sturzwinkel v geneigt, resultiert durch eine Profilstollendeforma-
tion beim Rollen des Rades eine Seitenfithrungskraft die im Reifenaufstandspunkt angreift.
Diese weitere Seitenfithrungskraftkomponente erzielt analog zum Riickstellmoment aus dem
vorangegangenen Abschnitt das Riickstellmoment M5 q rs, das abhdngig vom Sturzwinkel
ist [PH13]. Die durch den Sturz erzielte Seitenkraft I, . ist gegeben durch

Fyry = ky(F.)7. (3.89)

Diese Seitenfithrungskraftkomponente ist abhingig von der Sturzseitenkraftsteifigkeit £,
die wiederum von der Reifencharakteristik und der Reifenaufstandskraft F, abhingig ist.
Basierend auf den Reifenkennwerten wird fiir k~ (F.) ein Kennfeld hinterlegt, das den Para-
meter k- abhingig von F, einstellt. Die Storgrofie Ms g rs wird schliellich durch

Ms,q.rs = Ky (F2)yni (3.90)

gebildet und ist damit proportional zur Nachlaufstrecke ny sowie dem Sturzwinkel . Die
relevanten Gré8en sind in Abbildung 3.11 aufgefiihrt.

Storgrofle M;s q r1, - Reifenaufstandskraft

Eine weitere Storgrofie Ms q g1, wird durch die anliegende Reifenaufstandskraft /', am Rad
erzeugt. Hierbei steht die virtuelle Lenkachse das Fahrwerks im allgemeinen nicht senkrecht
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zur Fahrbahn und fithrt nicht durch den Radaufstandspunkt, wodurch abhéngig vom Stor-
krafthebelarm r,, und dem konstruktiven Nachlauf n) die Reifenaufstandskraft ein Riickstell-
moment um die €5 ,-Achse erzeugt. Die Interaktion zwischen der Fahrwerkskinematik und
der Radaufstandskraft ist in Abbildung 3.11 dargestellt.

Ausgehend von den geometrischen Beziehungen wird die Wirkung der Reifenaufstandskraft
F’, ; iber den konstruktiven Nachlauf ny und den Stérkrafthebelarm r,, auf die Lenkachse
projiziert. Es resultiert

Ms.arL = F i(ngsin(o)cos(T) + rqcos(o)sin(r)), (3.91)

mit dem Storkrafthebelarm

o= cos(o) + siln(a)tan(a) (r*Ssin(y) + i 47" cos(y)tan(o) (352)

und dem Reifenradius 79, Die vollstindige Herleitung des Stérkrafthebelarms r,, ist in [Z.18]

aufgefiihrt.

3.5.2 Modellierung der Raddrehzahldynamik

Analog zum Lenkungsmodell besteht das Raddrehzahlmodell aus einer linearen Dynamik der
Raddrehzahl w mit der Eingangsgrof3e M,,, das Drehmoment das der Antriebsaktor erzeugt,
sowie einem akkumulierten nichtlinearen Stérgréfienterm M, 4. Als Storgroflen werden die-
jenigen Groflen gewdhlt, die mafigeblichen Einfluss auf das Raddrehzahlsystem haben und
dabei nicht nur die Regelungsgiite, sondern auch den Energieverbrauch beeinflussen. Da-
durch werden weitere Schnittstellen der Modellierung hergestellt, die zur Optimierung der
sekundiren Ziele benétigt werden. Die Storgrofien um die €, ,-Drehachse des Antriebssys-
tems wirken in der Reifenaufstandsfliche und erzeugen dadurch das Stérmoment M, 4 Gber
den dynamischen Radradius 74y, auf das Raddrehzahlsystem. Mit den Storkraften Fy, 4 in
der Reifenaufstandsfliche resultiert

Mw,d = (Z Fw,d) Tdyn- (393)

Der dynamische Radradius wird fiir das Raddrehzahlmodell sowie das vereinfachte Reifen-
modell allerdings als konstant angenommen, 74y, = V9. Eine detailliertere Modellierung
wiirde den Radradius durch die Verformung des Reifens in der €, .-Achse durch die Rei-
fenaufstandskraft als zeitvarianten Parameter darstellen. In Tabelle 3.7 sind die Storgréfien
zusammen mit der Wechselwirkung zur Fahrwerkskinematik und des Fahrzeugaufbaus auf-

gefiihrt.

Wie in Abbildung 3.11 dargestellt, wirken die Antriebs- und Stormomente iiber den Radradius
im Reifenmittelpunkt, wodurch die Differentialgleichung der Raddrehzahldynamik definiert
wird zu

0=Jy%% + My + M. (3.94)
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Tabelle 3.7: Ubersicht iiber die anliegenden Stérgrofen am Raddrehzahlsystem.

Variable =~ Wirkung durch Wechselwirkungen

M, dsa  Antriebskraft Fy ; Reifenradius ¥4

Rollwiderstandsbeiwert k,,,

M, arw Reifen-Fahrbahn-Kontakt Reifenaufstandskraft F. ,

Hierbei wird ein konstantes Trégheitsmoment ./, 4 des Rades um die é; ,-Achse angenom-
men (siehe z. B. [Hoe13]). Modellgleichung 3.7 definiert Zustands- und Eingangsgrofien die-
ses Systems.

7

Modellgleichungen 3.7 (Raddrehzahldynamik)
Die Raddrehzahldynamik eines Radmoduls wird als lineare Differentialgleichung

= = Torg Wext
Jyd Jyd (3.95)
de _ !EWd
mit den Zustands-, Ein- und StorgrofSen
2V = w, wvd = My,  Uext = My q (3.96)

beschrieben.

Storgrofle M, 4 sa - Riickwirkendes Drehmoment

Analog zum Riickstellmoment des Lenkungssystems erzeugte eine anliegende longitudinale
Antriebskraft in der Reifenaufstandsfliche ein riickwirkendes Drehmoment M, q s um die
Antriebsachse. Dieses Riickstellmoment ist proportional zum Reifenradius 7%, wodurch das
Riickstellmoment

dz —1
Mw,d,SA =r" er,zTQ Fry,i

d (3.97)
= 1" (cos(0) Fy,; +sin(0) Fy ;)

resultiert, das wesentlich durch die in der Reifenaufstandsflache anliegenden Reifenkréfte
F ', i beeinflusst wird.

Storgrofle M, q rw - Rollwiderstand

Als Rollwiderstand des Reifens wird hier der Walkwiderstand des Reifens verstanden. Dieser
Walkwiderstand beschreibt 80%-95% des gesamten Rollwiderstandes [EG17]. Beeinflusst wird
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der Walkwiderstand durch den Reifeninnendruck 5", der als konstant angenommen wird,
die Reifenaufstandskraft F, sowie die Radumfangsgeschwindigkeit v,y ;| = wrvd [EG17].
Beim Abrollen des Rades auf der Strafle verformen sich Reifen und Straflenbelag, wobei durch
die elastische Verformung des Reifens eine Energieiibertragung stattfindet die als Verlustterm
des Antriebssystems betrachtet wird [EG17]. Mit steigender Umfangsgeschwindigkeit |v, ;|
des Rades erhohen sich die Energieverluste.

Das Verhalten eines Modells einer detaillierten physikalischen Modellierung des Walkwi-
derstands beschreibt eine Hysterese. In dieser Arbeit wird der Rollwiderstand des Rades mit
einem geschwindigkeitsabhangigen Widerstandsbeiwert &, | (v, ;)| modelliert. Der Wider-
standsbeiwert wird beschrieben durch

4
|'vzyi| |'vzyz|
kw Y, :kw kw. - kw_ —_— 3.98
|(ay.a)l 0+ Ful (100kmh—1 e\ 100 km T (3.98)

und approximiert den Mittelwert des Rollwiderstandsbeiwertes [Uil07]. Die in dieser Arbeit
verwendeten Parameter werden in [B.18] bestimmt.

Mit den Gleichungen (3.93) und (3.98) wird das Verlustmoment M, 4 rw zu
Mw,d,RW - Fz,ikw ('ny,i)TWd (399)

bestimmt.

3.6 Reifenmodelle

Die Reifen iibertragen anliegende Drehmomente durch die Lenk- und Antriebsaktoren an
den Réddern als Krifte in der Reifenaufstandsfliche F';, auf die Strafe und erzielen dadurch
die Bewegung des gesamten Fahrzeugs. Bei der Modellierung des Reifenverhaltens ist die
Anwendung entscheidend. Detaillierte MKS- oder FEM-Modellen bilden physikalische Zu-
sammenhinge des Reifens umfangreich ab und kénnen dadurch beispielsweise das Schlupf-
verhalten in der Reifenaufstandsfliche durch die Berechnung der Verformung des Gummis
realitdtsnah abbilden [Hoe13]. Zur Approximation der iibertragenen Krafte und der Schlupf-
schitzung bilden empirische Modelle durch algebraische und trigonometrische Funktionen
das Reifenverhalten basierend auf einen am Priifstand ermittelten Parametersatz fiir einen be-
stimmten Betriebsbereich des Reifens hinsichtlich der Anforderung ausreichend ab [Hoe13].
Solche Modelle, wie das haufig verwendete Magic Formula Tyre Model (MFT) nach Pacejka
[Pac12], haben gegeniiber MKS- und FEM-Modellen einen geringeren Rechenaufwand und
werden deshalb beispielsweise in Regelungsanwendungen eingesetzt. Mit dem Ziel die Be-
wegung des Fahrzeugs moglichst realitdtsnahe abzubilden und andererseits eine Regelungs-
kaskade zu entwickeln welche auf ein Entwurfsmodell zuriickgreift, das dieses realititsnahe
Fahrzeugverhalten auch ausreichend abbildet, werden zwei Reifenmodelle benéotigt. Mit dem
Schwerpunkt der Darstellung der Fahrzeugbewegung werden keine MKS- oder FEM-Modelle
verwendet.
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Zunichst ist dies das empirisch ermittelte Black-Box-Reifenmodell Delft MF-Tyre ([TAS19],
[Del13]). Dieses Reifenmodell wird direkt in Matlab&Simulink eingebettet und greift auf eine
standardisierte *.tir-Reifendatei zuriick, welche am Prifstand ermittelte Parameter fiir einen
speziellen Reifentyp enthilt. Ein entscheidender Vorteil ist die Abbildung des Reifenverhal-
tens im Frequenzbereichs bis 100 Hz wodurch neben der geschwindigkeitsabhingigen Dar-
stellung des dynamischen Verhaltens des Fahrzeugs Einparkmanéver realitatsnah simuliert
werden und der Einfluss des Reifens auf den Fahrkomfort beriicksichtigt werden kann. Die-
ses Modell wird zur Validierung und Regelungsparametrierung verwendet und ist deshalb
Bestandteil des detaillierten Modells.

Das vereinfachte Reifenmodell basiert auf dem MFT, wobei ein isotropes Reifenverhalten
angenommen wird, wodurch fiir den Langs- und Querschlupf k,,, qualitativ der gleiche phy-
sikalische Zusammenhang angenommen wird. Diese Beschreibung des Schlupfs wird bereits
in [Ore05b] und [Kno09] fiir das 4WD4WS modelliert.

3.6.1 Magic Formula Tyre Model [Pac12]

Das empirische MFT stellt den Zusammenhang der Kraft-Schlupf-Beziehung, wie in den Ab-
bildungen 3.13 dargestellt, tiber das Schlupfverhalten des Reifens her [Kno09]. Beim isotropen
Reifenmodell wird der Schlupf in den fahrzeugfesten €;,- und €,-Achsen gleichartig definiert
zu

Kay,i = Ka,i€o + Ky i€y, (3.100)
mit
_ T T T T T
Rzy = (K’:cy,l K’xy,Q K’xy73 K’zy,4) (3101)
T
= (Ko Ky1 Koo Ky2 Ko Kys Ked FKyga) (3.102)

wobei ki, ; der Langsschlupf (Umfangsschlupf) und «, ; der Querschlupf (Schraglaufwinkel)
ist. Der Zusammenhang zwischen dem Schlupf im radfesten Koordinatensystem zur Raddreh-
zahl w sowie der translatorischen Geschwindigkeit des Reifens v, ; nach Gleichung (3.103)
beschreibt die Verformung der Reifenaufstandsfléche.

1

Kay,i = (r"Iweé s — vy (3.103)

|Vay.il
Mit der Transformation 7, " aus (3.2) wird der Schlupf im fahrzeugfesten Koordinatensystem
zu

1 S wd . "
Kayi = ol ((r“’dwicos(&;) — Vg,i) €z + (7 dw;sin(8;) — vyi) €y) (3.104)
bestimmt. Gleichung (3.104) stellt durch die Singularitit bei |v;| = 0ms~! kein geeignetes
Model zur geschwindigkeitsunabhéngigen Simulation dar. Allerdings wird durch die isotro-
pe Beschreibung ein ivertierbares Modell aufgestellt, das bereits fiir den Reglerentwurf bei

Vyy; > 0ms™! in [Mos16] und [Ore06] angewendet wird.
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Die maximal ibertragbare Reifenkraft Fy,ax i, sieche Abbildung 3.13a, wird mit dem Schlupf
Ky, zusammen mit der Reifenaufstandskraft I, ; bestimmt. Mit den konstanten Reifenpa-
rametern Degressivitatsfaktor kg ; und der nominalen Radaufstandskraft F), 5 ; sowie dem
Haftbeiwert der Strafle p; resultiert

(3.105)

F.oi— I,
Fraxs = 1l <1 + k’d,iz’o”> .

F. o,

Die auf die Strafle tibertragene Kraft wird zusammen mit zwei weiteren konstanten Reifen-
parametern C; und B; zu

Koy i Koy i
Fyi = Finax,isin (C,» arctan (Bi [y.i| )) Ty (3.106)
: i |Kay,q

bestimmt, wobei diese Gleichung nur zwischen den Stellen der Extremwerte 4 F;, . betrach-
tet wird. Ein Vorteil der streng monoton steigenden Funktion ist die Invertierbarkeit [Kno09],
wodurch der Reifenschlupf als Funktion der Reifenaufstandskréfte bestimmt wird zu

Kgyi = — tan | — arcsin . . (3.107)
wo Bi (Cz (Fmax,i |ny,i|

Der Reifenschlupf stellt den Ubergang zwischen dem Haften und Gleiten des Reifens auf der
Fahrbahn dar, wobei ein zunehmender Reifenschlupf einen zunehmend gleitenden Teil der
Reifenaufstandsflache beschreibt. Wird die maximal iibertragbare Kraft F,.x ; erreicht, glei-
tet der Reifen vollstandig auf der Fahrbahn wodurch die Fahrstabilitat gefahrdet wird. Dieser
Zusammenhang wird iiber den Kammschen Kreis dargestellt, der in Abbildung 3.13b aufge-
fihrt ist. Das Kraftschlusspotential 7; eines Reifens stellt den Zusammenhang zwischen der
wirkenden Kraft | F',, ;| und der maximal tibertragbaren Reifenkraft F}, . ; in der Reifenauf-
standsflache dar, wobei fiir 77; = 1 vollstdndiges Gleiten der Reifenaufstandsflache eintritt.
Dieser Zusammenhang wird tiber

<1 (3.108)

definiert.

Die Parameter des MFT werden aus der Reifendatei des detaillierten Modells entnommen,
wodurch die Parametrierung beider verwendeter Reifenmodelle auf dem gleichen Parame-
tersatz beruhen.

3.6.2 Delft MF-Tyre

Das Delft MF-Tyre Reifenmodell (MF-Tyre) ist eine Hochfrequenzerweiterung (bis 100 Hz)
der Reifenmodellgleichungen aus [Pac12] sowie einiger algorithmischer Erweiterungen, ge-
nannt MF-Tyre [TAS19]. Das MF-Tyre erweitert die Funktionen zur Analyse des Fahrkom-
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Fmax,i 1-—"——-

0 i o
B, tan o
(a) Kraft-Schlupf-Kennlinie (b) Kammscher Kreis

Abbildung 3.13: Kraft-Schlupf-Zusammenhiange und Konzept des Kammschen Kreises des Magic Formula Tyre Mo-
dels.

forts, den Einfluss der Strafle sowie Vibrationsuntersuchungen und ein Reifengurtdynamik-
Modell. Durch diesen Ansatz wird ein Reifenmodell erstellt, mit dem die relevanten fahrdy-
namischen Simulationen durchgefithrt werden kénnen. Wobei fiir diese Arbeit die Moglich-
keit zur Verwendung in Parkszenarien sowie die Abbildung der durch den Sturzwinkel wir-
kende Seitenfithrungskraft entscheidende Auswahlkriterien zur Verwendung in der detail-
lierten Modellierung sind. Durch die Struktur der Matlab&Simulink-Implementierung sowie
geeigneter Schnittstellen zum Fahrwerk, sieche Abbildung 3.2, und dem Lenkungs- und An-
triebssystem wird dieses Reifenmodell als Teil des detaillierten Fahrzeugmodells zur Regler-
Parametrierung, Simulation sowie der Topologie-Optimierung verwendet. Dabei erlaubt der
modulare Aufbau eine Anpassung des Modells und der Detailtiefe an das technische Problem.
Sowohl das MFT als auch MF-Tyre Reifenmodelle werden unter Verwendung zahlreicher
Messungen und Experimente entwickelt und umfassend validiert [TAS19]. Typische weite-
re Anwendungsbereiche fiir MF-Tyre sind die Analyse des Fahrzeugkomforts, die Analyse
der Federungsvibrationen, die Entwicklung von Fahrzeugsteuerungs- und Fahrassistenzsys-
temen sowie die Analyse des Fahrverhaltens und der Stabilitat.

Analog zum MFT sind die Eingangsgré3en der MF-Tyre-Black-Box die Raddrehzahl w, aus der
Raddrehzahldynamik, die translatorische Radgeschwindigkeit v, ;, bestimmt iiber die Rad-
Fahrzeug-Kopplung und die Reifenaufstandskraft F,, aus dem Vertikaldynamikmodell. Als
zusitzliche Eingangsgrofien werden die Anderung des Lenkwinkels 6, aus der Lenkungsdy-
namik und der Sturzwinkel 7, bestimmt durch die Fahrwerks-Kinematik, ergénzt. Relevante
Ausgangsgrofien sind die auf die Strafe iibertragenen Krafte F', ;, die Schlupfwerte K, ;
sowie der Reifennachlaufn,, der beispielsweise fiir das Riickstellmoment Ms 4,54, sieche Glei-
chung (3.88) benotigt wird.

Die Schnittstellen des MF-Tyre sind zusammenfassend in Abbildung 3.14 abgebildet.
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Abbildung 3.14: Schnittstellen des Delft MF-Tyre Reifenmodells.

3.7 Zusammenfassung

Mit der in diesem Kapitel vorgestellten Modellierung wurden die relevanten physikalischen
Eigenschaften, iber die Riickstellmomente der Lenkung- und Raddrehzahldynamik in der
Reifenaufstandsfliche, mit der Kinematik des Fahrwerks gekoppelt. Im Fokus steht dabei der
Entwurf eines White-Box-Fahrwerkmodells, das tiber virtuelle Lenker und Drehpole die Ki-
nematik des Rades so abbildet, dass iiber die Verwendung der Lenkerldngen und Drehpol-
héhen sowie die Vorgabe der Wank- und Nickzentrumshohe das Verhalten der Kinematik
bestimmt werden kann und dabei aufgestellte Anforderungen so erfullt werden, dass eine
konkrete mechanische Konstruktion des Fahrwerks dieses Verhalten nachbilden kénnte.

Damit das detaillierte Modell des Fahrzeugs in den Black-Box-Simulation als adiquates Mo-
dell eines realitatsnahen radselektiv angesteuerten Fahrzeugs verwendet werden kann, sind
validierte Modelle aus der Literatur so ergénzt und erweitert worden, dass eine Horizontal-
und Vertikaldynamik zusammen mit dem Fahrwerks-Modell sowie der Rad- und Reifendyna-
mik ohne Einschriankungen des Betriebsbereichs des Fahrzeugs das Gesamtsystemverhalten
abbilden.
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Fahrzeugfiihrungsregelung

In diesem Kapitel werden die Methoden und Algorithmen einer kaskadierten, durchgangigen
und optimalen Fahrzeugfithrungsregelung entworfen. Das Blockschaltbild der Regelungsar-
chitektur ist in Abbildung 4.1 zusammen mit einer Ubersicht {iber die Abschnitte und deren
Themen dieses Kapitels dargestellt. Dieses Kapitel ist so strukturiert, dass die Regelungen be-
ginnend von der obersten Ebene bis zur untersten Ebene der Regelung vorgestellt werden.

Die prasentierte Fahrzeugfithrungsregelung wird zur Ansteuerung des detaillierten Modells,
siehe Kapitel 3, des betrachteten Fahrzeugkonzepts innerhalb der Black-Box-Simulation des
Auslegungsverfahrens verwendet. Grundlegende Idee dabei ist, dass die Fahrzeugfithrungsre-
gelung ein Nominalmodell optimal, in dieser Arbeit hinschlicht der Kraftschlussausnutzung
sowie des Energieverbrauchs ansteuert, wodurch die Wechselwirkungen zwischen Ausle-
gung des Fahrwerks und Ansteuerung des Fahrzeugs in den Black-Box-Simulationen des Aus-
legungsverfahrens erzielt werden. Damit die Aussagekraft der Ergebnisse des Auslegungsver-
fahrens unabhéngig vom betrachteten Betriebsbereich des Fahrzeugs erhalten bleiben, wird
die Regelungsarchitektur so entworfen, dass eine automatisierte Regelung des Fahrzeugs ent-
lang einer Referenztrajektorie unabhéngig von dem Betrag der Referenzgeschwindigkeit er-
folgt, wodurch nicht nur Fahrten mit "uhd‘ > 2ms~! gegeniiber beispielsweise [Hoe13],
[Eck15] und [Mos16] erméglicht werden.

Die présentierten Trajektorienfolgeregelungen unterscheiden sich von den Methoden aus
[Ore06], [Kno09], [Hoe13], [Eck15], [Reil6] und [Sch17] dadurch, dass auf der obersten Ebene
der Regelungskaskade eine Positionsreglung das Fahrzug ansteuert und kein Fahrer betrach-
tet wird Ebenfalls unterscheidet sich das verwendete Entwurfsmodell, bzw. dessen Ausgangs-
groflen, als Grundlage des Entwurfs der flachen Vorsteuerung zur Geschwindigkeitsfolgere-
gelung, was in diesem Kapitel gezeigt wird. Gegeniiber dem Stand der Technik wird das der
StellgroBenverteilung zugrundeliegende Optimierungsproblem aus [Mos16] um einen nicht-
linearen Term erweitert. Analog zu [Ore06], [Mos16] und [Reil6] wird die maximale Kraft-
schlussausnutzung zur Fahrsicherheitssteigerung minimiert. Dabei wird wie in [Reil6] eine
Mehrzieloptimierung angestrebt, wobei in dieser Arbeit die Verlustenergien der Elektromo-
toren sowie die Schlupf- und Reibungsverluste der Riader betrachtet werden'. Dabei wird die
Minimierung der Verlustenergie und die Minimierung der maximalen Kraftschlussausnut-
zung iiber eine Gleichung zur Laufzeit, eine Erweiterung von [Mos16], bestimmt und nicht

! In [Reil6] werden die Schriglaufwinkel ky,i und die Langskrifte F; ; minimiert.
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wie in [Reil6] als Optimierungsproblem zur Laufzeit gelost. Bei der Bestimmung der Refe-
renzlenkwinkel und -raddrehzahlen der Radmodule werden die Ergebnisse der Stellgroflen-
verteilung und die Soll-Geschwindigkeitsinformation der Trajektorienfolgeregelungen ver-
wendet, wodurch beispielsweise gegeniiber den Methoden aus [Ore06], [Hoe13] und [Reil6]
eine Singularitit vermieden und die optimalen Referenzkrifte aus der Stellgroflenverteilung
geschwindigkeitsunabhéngig beriicksichtigt werden.

Die Trajektorienfolgeregelungen fithren das Fahrzeug entlang einer Referenztrajektorie
fiir die Position und die Orientierung sowie 24 fiir die Geschwindigkeiten. Die Referenz-
trajektorien werden in der Trajektorienplanung, die kein Teil dieser Arbeit ist, des Fahr-
zeugs bestimmt. Es wird angenommen, dass fir alle betrachteten Simulationen optimale
Referenz-Trajektorien der Fahrzeugfithrungsregelung vorgegeben werden kénnen und diese
manoveriibergreifend stetig differenzierbar sind. Eine H-Regelung zur Positions- und ei-
ne flachheitsbasierte PI-Trajektorienfolgeregelung zur Geschwindigkeitsfolge werden in Ab-
schnitt 4.1 prasentiert ([R.17], [SRH20]). Grundlage ist das Entwurfsmodell aus Kapitel 3, die

Ausgangsgrofe ist die virtuelle Stellgrofe uld auf den Fahrzeugschwerpunkt.

Die Stellgrofienverteilung (CA) ermittelt in der zweiten Kaskade der Regelung die Referenz-
krafte in der Reifenaufstandsflache F',, ;f. Hierbei erfolgt eine Erweiterung der optimalen,
analytischen Verteilung aus [Mos16] mit einem linearen Term im Guitemaf. Die analytische
Losungsmethode wird so erweitert, dass neben der optimalen Kraftschlussausnutzung die
Verlustenergie minimiert wird [SMH20].

Zur Bestimmung der Referenzlenkwinkel §,cf und -drehzahlen w,s folgt auf die Stellgro-
Benverteilung die Radmodul-Fithrungsgréf3enbestimmung der Radmodule ([Z.19], [W.20b]).
Eine modellpradiktive Struktur ermdglicht das Berticksichtigen der Dynamiken der unterla-
gerten Aktoren sowie die Beschrankung der Eingangs- und Zustandsgrofien. Das Glitemafd
gewichtet mit zwei zeitvarianten Matrizen einen Folgeterm zur translatorischen Geschwin-
digkeitsfolgeregelung der Réder v, rof unter der Schlupfberiicksichtigung gegeniiber einer
Referenzkraftfolge basierend auf den Referenzgroflen F'yy o der Stellgroflenverteilung.

Auf der untersten Ebene der Regelungsarchitektur erfolgt die Regelung der Lenkwinkel- und
Raddrehzahlen. Als Ausgangsgrofien werden die Schnittstellen zu den Elektromotoren, die
Solldrehmomente M 5 or und M, ;o bestimmt. Wie im Kapitel 3 gezeigt, wirken die re-
levanten Storgroflen in der Reifenaufstandsfliche und sind mit dem kinematischen Fahr-
werksverhalten verkntipft. Damit auf den iiberlagerten Ebenen der Kaskade der Modellfehler
vernachlassigt werden kann, sind diese Storgrofien durch die unterlagerten Regelungen zu
kompensieren. Dies erfolgt durch einen High-Gain-Luenberger-Beobachter. Zur Lenkwin-
kelregelung entsteht dadurch ein lineares Teilsystem, wodurch der Lenkwinkel tiber einen
Riccati-Optimalregler mit Vorsteuerung der Referenzgrofie folgt. Die Drehzahlregelung er-
folgt durch einen PI-Regler.

Der Entwurf der Regelungen basiert auf dem Entwurfsmodell aus Abbildung 3.1. Parametrie-
rung und Validierung werden am detaillierten Modell, siche Abbildung 3.2, in der Simulati-
on durchgefiihrt. Die Implementierung erfolgt in Matlab&Simulink, Optimierungen iiber die
Toolbox YALMIP. Die Parametrierung der Regelungen ist in Anhang B.1 aufgelistet.
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Abbildung 4.1: Regelungsmethoden und -algorithmen zur kaskadierten Fahrzeugfithrungsregelung. Die zentralen
Signale werden in blau hervorgehoben.

4.1 Trajektorienfolgeregelungen

Die Aufgabe der Trajektorienfolgeregelungen ist es, das Fahrzeug entlang einer Referenztra-
jektorie im globalen Koordinatensystem mit den Referenzgeschwindigkeiten und -beschleu-
nigungen im Fahrzeugkoordinatensystem zu bewegen und dabei die Regelfehler zu mini-
mieren. Die Referenztrajektorien bestehen aus Referenz-Positionen und Orientierung x?
sowie Referenz-Geschwindigkeiten "4 und -Beschleunigungen 4. Es wird eine Zwei-

Freiheitsgrade-Geschwindigkeits-Trajektorienfolgeregelung und eine H ., -Positionstrajekto-
rienfolgeregelung verwendet.

Flachheitsbasierte Vorsteuerung

Die Flachheit der Dynamik des Modells 3.2 wird in [Ore05a] und [WM12] gezeigt, wobei die
ZustandsgréBen ! und die Eingangsgroien uP? durch die Ausgangsgrofie

(xlild)z + (xgd)Q !’Uhd|
~ .hd
g = arctan (%) = ) (4.1)
1
ahd ¥
ausgedriickt werden. Fiir die in dieser Arbeit verwendete Ausgangsgrofe y"! = x"d der

Horizontaldynamik als nichtlineares eingangsaffines System resultiert die Vorsteuerung ba-
sierend auf der Referenztrajektorie zu

hd ( Zhd ~hd shd
-1 m (xrcf,l - xrcf,2xrcf,3)
hd hd ~.hd hd /zhd .
ust = (B T — T = hd [ ~hd ~hd ~hd 4.2
ff ( ) ( ref f ( ref)) m xrem + xref,lxref,S ) ( )

hd +hd
Jz xref,S
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mit der Systemmatrix fhd(-) und der Eingangsmatrix B"® aus Modell 3.2. Gegeniiber den
Vorsteuerungen aus [Ore06], [Kno09] und [WM12] wird der Schwimmwinkel 8 nicht be-
riicksichtigt. Wiahrend diese abgeleitete Grof3e, siehe Gleichung (4.1), bei konventionellen
Fahrzeugen als Indikator fur die Fahrstabilitat betrachtet wird, verliert der Schwimmwinkel
seine Aussagekraft bei einem 4WD4WS, da Schwimmwinkel 8 # 0 auftreten konnen ohne
das das Fahrzeug eine Gierbewegung ausfiihrt und dabei weder zum Uber- noch zum Un-
tersteuern des Fahrzeugs fithrt. Die Bewegungsrichtung kann mit hohen Schwimmwinkeln
B, gegeniiber zu erwartenden Winkeln eines konventionellen Fahrzeugs, zur Langsachse mit
dem Fahrzeugkonzept ausgefithrt werden. Ebenfalls entfallt ein Algorithmus zur Schwimm-
winkelschitzung aus den Beschleunigungs-Messwerten (ag ist, Gy, ist ), Wie es typischerweise
in konventionellen Fahrzeugen verwendet wird.

PI-Geschwindigkeitsfolgeregelung

Damit das Fahrzeug der Geschwindigkeitstrajektorie folgt, wird die gemessene Geschwin-
digkeit rickgekoppelt und tiber den Soll-Istwert-Vergleich ein Regelungssignal erzeugt, das
iiber einen PI-Regler den Regelfehler minimiert. Dadurch, dass bei der Modellinversion nur
die Horizontaldynamik des Fahrzeugs beriicksichtigt wird und die Annahme getroffen wurde,
das die unterlagerten Regelkreise ideales Verhalten, relativ geringe Zeitkonstanten gegeniiber
der iiberlagerten Regelung, haben, verbleibt eine unbekannte Modellunsicherheit. Durch die
gewihlte PI-Struktur werden diese Modellunsicherheiten ausgeglichen und das Folgen der
Trajektorie gesichert. Das Regelgesetz uli¢ der Riickkopplung ist

—1
i = (87) " (R (aht - olt) R0 [ (o ald) ). o

. . . hd . hd :
Die beiden Matrizen Ry~ = diag (TPJ P2 T’P,g) und R;“ = diag (7“171 712 7“1_,3)
enthalten konstante Tuning-Parameter.

Zwei-Freiheitsgrade-Geschwindigkeits-Trajektorienfolgeregelung

Die resultierende Zwei-Freiheitsgrade-Geschwindigkeitsfolgereglung besteht aus der Vor-
steuerung (4.2) zur Invertierung des Systemverhaltens durch u}}? und der PI-Folgereglung (4.3)
mit der StellgréBe ufd durch Riickkopplung der Messwerte x!'{, wodurch der Trajektorie
gefolgt und unbekannte Modellunsicherheiten kompensiert werden. Das Resultat sind die
Referenzkrifte und das Referenzdrehmoment auf den Schwerpunkt

F:z:,ref
hd hd hd
Uper = Ug T Up, = Fy,rcf . (44)
Mz,ref
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Wird das Steuersignal 424 in das Modell der Horizontaldynamik 3.2 eingesetzt, resultiert das

Ubertragungsverhalten der Kaskade zur Geschwindigkeitsfolgeregelung zu

H1 (S) 0 0
H(s) = 0 Hy(s) 0 , (4.5)
0 0 Hs(s)
mit
TPiS + T

Hy(s) = . Vi=1,2,3. (4.6)

52+ TPiS + T

Unter der Annahme, dass das Fahrzeug holonom ist, konnen die Systemzustidnde exakt Ent-
koppelt werden, siehe Gleichung Gleichung (4.5). Ebenfalls verdeutlicht die entkoppelte Dar-
stellung des Geschwindigkeitsregelkreises sowie die Trennung zwischen dem kinematischen
Fahrzeugverhalten und dem Einfluss der Reifen auf die Kraftiibertragung, beispielsweise durch
Beriicksichtigung des Schlupfs, wie sie in der Modelldarstellung konventioneller Fahrzeuge,
z. B. durch Einspurmodelle [LL19], verwendet wird, diesen Charakter. Als Resultat konnen
die translatorischen Geschwindigkeiten des Fahrzeugaufbaus unabhéngig von der Gierrate
geregelt werden. Die Abstimmung der Regelungs-Parameter erfolgt durch Versuche in der
Simulation.

H . -Positionstrajektorienfolgeregelung

Auf der obersten Ebene der Regelungskaskade erfolgt die Positionsfolgeregelung. Diese Auf-
gabe resultiert aus der Betrachtung einer automatisierten Fahrzeugfithrung, in der kein Fah-
rer betrachtet wird. Diese Regelungskaskade minimiert den Positionsregelfehler entlang der
Trajektorie, was beispielsweise beim Parkieren eine entscheidende Rolle spielt. Als erstes
Element der kaskadierten Regelung ist bei einem modellbasierten Regelungsentwurf die ver-
bleibende Dynamik der nachfolgenden Regelkreise zu beachten. Die Regelfehlerkorrektur der

Position erfolgt durch einen Offset Az™d zur Geschwindigkeitstrajektorie nach

#hd — ghd 4 Aghd (4.7)

ref — “ref ref*

Als zu bertcksichtigende Dynamik wird Gleichung (4.5) betrachtet. Weiterhin verbleiben
akkumulierte unbekannte Modellunsicherheiten und Positions-Messfehler auf dieser Rege-
lungsebene. Um diese Unsicherheiten abzuschétzen und gleichzeitig eine relativ konserva-
tive Anpassung der Geschwindigkeitstrajektorie mit Azhd
einer H,-Positionstrajektorienfolgeregelung durch die Normalized Coprime Factor Synthe-
sis [KE89] durchgefithrt. Hierbei werden in einer iterativen Reglersynthese die beiden Ge-
wichtungsmatrizen M und M ¢ so festgelegt, das ein passendes Fahrzeugverhalten durch
die kaskadierten Regelkreise entsteht. Die Reglersynthese erfolgt deshalb mit der vollstin-
digen Regelungskaskade sowie der vollstindigen Modellierung, da hier entscheidende Mo-
dellunsicherheiten auf das gesamte Fahrzeugverhalten wirken. Weitere Informationen zum

auszufuhren wird der Entwurf
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Entwurfsprozess sind in [Kwa93] und [R.17] erldutert, Experimente mit Sensorrauschen der
Positionsbestimmung werden in [SRH20] durchgefiihrt.

Die Gewichtungsmatrizen kénnen stabile, phasenminimale lineare zeitinvariante Systeme
(LZI) sein. Um Kreuzkopplungen zu vermeiden, werden die Gewichtungsmatrizen als Diago-
nalmatrizen nach

mx1 0 0 Mx,0 0 0
My = 0 My 1 0 , Mgp= 0 My, 0 0 (4.8)
0 0 My 1 0 0 M), 0

definiert, wobei die Elemente der Matrizen die Parameter des Reglerentwurfs sind. Der offline
synthetisierte und parametrierte H.,-Regler erzielt die Reglerverstirkungsmatrix R (s),
siehe Anhang B.1.1.

Als Eingangsgrofie der Regelung wird der Positions-Regelfehler im fahrzeugfesten Koordina-
tensystem eP"d verwendet, weshalb der Positions-Regelfehler im globalen Koordinatensys-
tem eP = xb . — xl vor dem H.,-Regler in das fahrzeugfeste Koordinatensystem durch

ePhd — 7 lep (4.9)

mit Tfl aus Gleichung (3.1) transformiert wird.

Eine weitere Anpassung ist die Beriicksichtigung der Ableitung des Referenzgeschwindig-
- hd
keitsoffsets Ax

-o¢- Dadurch, dass die Referenz-Beschleunigungstrajektorie &% zur Vorsteue-

rung des flachheitsbasierten Ansatzes verwendet wird, muss diese Referenztrajektorie eben-
falls angepasst werden. Es resultiert

. . hd
zhd = ghd 1 Ag (4.10)

ref ref ref*

Das Blockschaltbild zur Trajektorienfolgeregelung ist in Abbildung 4.2 dargestellt und fasst
die angewandten Methoden zusammen. Die Parametrierung der Regelungen ist in Anhang B.1
aufgelistet.

hd| hd)—1
>R, —O>|(B"4)
hd hd
€ ~hd Lig
Aghd “ref T ist I
ref ref - hd
R Ug,
xT: .

p l ist ihd hd hd
Lot Ym _ ep’hd d ref Vorsteuerung Uy Uy ot
4’0—)7—‘ 1] > R 4 15 O

00 dt (5.2) e
- hd
wrefI

Abbildung 4.2: Blockschaltbild der Trajektorienfolgeregelungen.
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4.2 Energieoptimale Stellgroflenverteilung

Der in diesem Abschnitt vorgestellte Algorithmus verteilt die virtuellen Stellgréfien der Ge-
schwindigkeitstrajektorienfolgeregelung u'$ auf die Effektoren in den Reifenaufstandsfla-
chen F ', ;¢ der Radmodule. Die zu verteilende virtuelle Stellgréfie wird in diesem Abschnitt
hid hezeichnet, da das vorgestellte Entwurfsverfahren der Stellgroienverteilung
auf andere Problembeschreibungen tibertragen werden kann. Die Krafte in der Reifenauf-
standsfliche werden dazu dquivalent als Effektoren .. = F'yy rof bezeichnet. Das primére
(Optimierungs-)Ziel des Algorithmus ist die fehlerfreie Verteilung der virtuellen Stellgrofe
Vyef, d. h. die Krifte in der Reifenaufstandsflache w,qf erzeugen immer exakt die Kréfte und

Momente im Fahrzeugschwerpunkt, vgl. Gleichung (3.29).

mit Vet = u

Als sekundires Optimierungsziel der Stellgroflenverteilung wird die Minimierung des Ener-
gieverbrauchs der Radmodule angestrebt. Analog zu [Ore06] und [Mos16] wird die Verbesse-
rung der Fahrsicherheit durch Maximierung des Kraftschlusspotentials in der Stellgroflenver-
teilung Berticksichtigt. Es resultiert ein Algorithmus, welcher gewichtet beide Ziele gleich-
zeitig optimiert.

Der vorgestellte Algorithmus erweitert das grundlegende Optimierungsproblem aus [Mos16]
mit einem linearen Term im Giitemaf3. Die analytische Losung dafiir wird im Folgenden her-
geleitet. Fir die Gewichtungsmatrizen W und w der resultierenden zeitvarianten und ar-
beitspunktabhédngigen Losung wird ein Entwurfsalgorithmus zur Integration der sekundéren
Optimierungsziele vorgestellt. Basierend darauf wird neben der optimalen Kraftschlussaus-
nutzung, siehe Gleichung (3.108), der Energieverbrauch durch Beriicksichtigung der Verlust-
energie der Motoren sowie der Schlupf- und Reibungsverluste der Reifen abgeschatzt und mit
den Gewichtungsmatrizen verkniipft, siche dazu Abschnitt 5.3.2. Die Bertiicksichtigung der
Kraftschlussausnutzung ist eine weiche Nebenbedingung bei der Referenzkraftverteilung, da
durch die Gewichtungsmatrizen die maximal méglichen Reifenaufstandskréfte berticksich-
tigt werden. Eine harte Beschrankung bei der Verteilung wird nicht betrachtet. Es wird an-
genommen, dass die arbeitspunktabhiangige Radlast F', geschitzt werden kann und dadurch
den Algorithmen zur Verfiigung steht [Reul1].

4.2.1 Losungsmethode mit der Pseudoinversen

Das Ziel dieser Losungsmethode ist die Bestimmung einer Losung des unterbestimmten Glei-
chungssystems aus Modellgleichung (3.3), mit der linearen Kopplungsmatrix G, jetzt gegeben
als

Vyef = Gurcf; (4-11)
wobei vyr = uld als virtuelle Fithrungsgrofie gegeben ist und auf die Effektoren der Radmo-
dule Uyef = F 'y rof Vverteilt werden soll. Die Stellgroflenverteilung wird aus der allgemeinen
Loésung des unterbestimmten Gleichungssystems

Uret = G Wro + G Dyt (4.12)
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ermittelt. Hierbei wird die Moore-Penrose-Inverse G als Invertierung der Matrix G' mit

Gt=v'aT (@gvan) (4.13)
bestimmt, da die Kopplungsmatrizen in der Regel nicht quadratisch sind. Die Matrix V ist
frei wéhlbar, muss aber positiv definit sein. Als Koeflizienten der frei wahlbaren Parameter
Uyt werden linear unabhiangige Vektoren des Kerns des Gleichungssystems zu

Gt =ker (G) (4.14)

zusammengefasst.

Die Freiheitsgrade der Losung des Gleichungssystems, welche zur Verbesserung der Kraft-
schlussausnutzung und der Reduzierung des Energieverbrauchs durch die Kraftverteilung
verwendet werden, entstehen durch die Parameter U,.¢, welche die Verteilung der Kréfte
beeinflussen. Die virtuelle Fithrungsgrofie v, wird unabhingig von U, immer exakt ab-
gebildet. Der frei wihlbare Vektor v, wird deshalb zur Optimierung der sekundiren Ziele
verwendet.

Die Lésung der Gleichung (4.11) erfolgt auch durch das Losen des Optimierungsproblems mit
dem Giitemafd

— T
= Uper

W () Uret + WT () Uyet (4.15)

Vref

unter der Nebenbedingung
Vryef = Guref-

Ohne weitere Bedingungen wird so das Verteilungsproblem exakt gelost und die Effektoren
so bestimmt, dass das Giitemafl minimal wird. Die Gewichtungsfaktoren W (¢) und w(t)
sind zeitvariant und kénnen so arbeitspunktabhingig die Verteilung der Effektoren beein-
flussen.

Das Optimierungsproblem wird durch Substitution der Effektoren u,os mit (4.12) in (4.15)
analytisch losbar. Es resultiert

J

Vref

= (G* vt + G ) W) (GHorer + Ghiner)

(4.16)
+ 'l,UT(t) (G+Vrcf + GLDrcf) .
Das Minimum an der Stelle D¢ min resultiert nach der Ableitung von (4.16) zu
a‘{’/ref ; O
8Vref ’)ref,min
=20, (GT) WG (4.17)

+ 207 (Gi)T W(HGT +wT ()G,

ref, min
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wodurch nach dem Umstellen der Gleichung die gesuchte Gréfie Do min zu
- \T 7!t
Vyef, min = — |:(G ) W(t)G :|

) {(GL)T W ()G et + 3 (Gl>T wT(t)] (4.18)

resultiert. Diese Losung ist giltig, solange W (t) positiv definit ist ¥ ¢. Das Optimum ist das
globale Minimum, wenn

9%,
et >0 (4.19)
aVrcf Dref,min
gilt, also mit
(Gl) "Wt >o. (4.20)

-
D. h. der Term (GL) W (t)G* muss positiv definit sein ¥ t. Dadurch, dass diese Matrix im

Entwurfsverfahren ausgelegt wird, kann sichergestellt werden, dass diese Bedingung immer

erfullt bleibt.

Die virtuelle Stellgrofie uyer resultiert durch einsetzen der Gleichung (4.18) in (4.12) wo-
durch

Urer = (G* -6+ ((¢4) W(t)GL)f1 (¢) W(t)G+> Vret
—%GL ((¢) W(t)GL)il (64) wiit)

w

= Wrer + @ (4.22)

(4.21)

entsteht. Die Gleichung (4.21) 16st das Stellgroflenverteilungsproblem (4.11) exakt fir alle
positiv definiten W (t) und w(t).

4.2.2 Entwurfsverfahren, sekundire Optimierungsziele

Im vorangegangenen Abschnitt wird eine Losungsmethode vorgeschlagen, welche die Stell-
grofenverteilung durch die Gleichung (4.21), basierend auf der Losung eines Optimierungs-
problems, durchfiihrt. Die Verteilung wird durch die zeitvariante Matrix W (¢) und den zeit-
varianten Vektor w(t) beeinflusst. Um diese Losungsmethode zur Minimierung der sekun-
dédren Optimierungsziele anzuwenden, wird zunéchst eine beliebige, nichtlineare, zeitvarian-
te Funktion o(&, 0, User, t), die ein Minimum besitzt, angenommen, welche von den Stellgré-
fen w,ef, zusatzlichen Parametern 0 und Zustinden des Systems & zum aktuellen Arbeitszeit-
punkt ¢ abhangig ist. Ein Giitemafl J, wird genau dann Minimal, wenn die Verlustfunktion
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o(+) mit einer geeigneten Wahl der virtuellen Stellgréfien .ot minimal wird. Es resultiert

Jy = %mfl 0(Z, 0, Ure, ). (4.23)
Damit die sekundaren Optimierungsziele, dargestellt tiber die Funktion g(.) tiber die Lo-
sungsmethode bzw. Gleichung (4.21) minimiert werden kénnen, werden in diesem Abschnitt
die dazu benétigten Schritte vorgestellt.

Damit die Verlustfunktion mit der vorgestellten Losungsmethode minimiert werden kann, ist
eine Ersatzfunktion zu finden, welche die Verluste in quadratischer und linearer Abhangigkeit
von den Effektoren w,qf ausdriickt. Eine Ersatzfunktion firr o(-) wird gegeben durch
~ A ! ~ 3 ~ 2
Q(Il?, 0, Uyef t) = u:efP(IE, 0, t)uref + urefp(mv 97 t), (4‘24)
wobei die beiden Funktionen P (&, 8, ¢) und p(&, 6, t) beispielsweise physikalisch motiviert,
durch Linearisierung oder eine Funktionsapproximation gebildet werden kénnen. Nach die-

sem, stark von der Anwendung abhingigen, Entwurfsschritt, resultiert die approximative
Minimierung der Giitefunktion zu

JZ ~ IIILlrleIfl (’u:&P(i, éa t)uref + 'U/refp(:ia év t)) . (4'25)
Gelingt es nun Komponenten der Ersatzfunktionen P(-) und p(-) den Effektoren zuzuordnen
ohne Kreuzkopplungen dieser beriicksichtigen zu miissen, wie es beispielsweise bei den Rad-
modulen der Fall ist, da der Antrieb nicht zentral erfolgt, sondern dezentral an jedem Rand,
wobei Zustandsgrofien des Fahrzeugs keine Verkopplung erzeugen, kann Gleichung (4.25)
als Summe der Ersatzfunktionen in Matrix-Vektorform geschrieben werden. Es entsteht die
Gleichung

m
J, %minz (uirefP,;(:E, 0,1) + w; verpi (T, 0, t)) (4.26)
Uref P
Uj,ref T Pz() 0 Ui ref
=min :
Uref
U, ref 0 Pm() U, ref
=W(t
) © (4.27)
U, ref pz()
+ . .
U, ref pm()
=:w(t)
=min (w] W (t)Uret + WT (E)Uret) (4.28)
ref

wobei m € N die Anzahl der Effektoren ist. Die Gleichungen (4.26) bis (4.28) zeigen, dass
die Minimierung der Verlustfunktion o(-) zum gleichen Optimierungsproblem resultiert, wie
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das zur Losungsmethode (4.15). Die Approximation des Optimierungsproblems (4.23) stellt
die Verbindung tiber quadratische und linearen Abhéngigkeiten der Effektoren w,¢r zu den
Gewichtungsmatrizen W (t) und w(t) her, siehe Gleichung (4.27). Damit werden die sekun-
diaren Optimierungsziele, beschrieben durch P;(-) und p;(-) systematisch in den Gewich-
tungsmatrizen eingeordnet und die Losungsmethode aus Abschnitt 4.2.1 erzielt neben der
Stellgrolenverteilung auch die Minimierung der approximierten Verlustfunktion ().

Das Entwurfsverfahren wird durch einen offline und einen online durchgefiihrten Teil ver-
vollstandigt und ist in Abbildung 4.3 aufgefiihrt.

Aufstellen der Verlustfunktion o(-) mit geeigneter Anregung durch die Effektoren w,ef.

Umstellen der Verlustfunktion g(-) damit eine lineare und quadratische Abhéingigkeit zu
den Effektoren u,o; entsteht, z. B. mit:

+ Annahmen und Approximationen, z. B. Winkel nahe Null.

« Linearisierung, z. B. durch eine Taylor-Reihe.

y

Ergéanzen zusétzlicher Gewichtungen .

v

Aufstellen der zeitvarianten Gewichtungen W (¢) und w(?).

v

Uberpriifen, ob W (¢) V¢ positiv definit ist.

Berechnen von W (t) und w(t) fiir den aktuellen Arbeitspunkt.

v

Gleichung nach u,¢f mit v, 16sen.

Abbildung 4.3: Bearbeitungsschritte des Entwurfsverfahrens zur Stellgroflenverteilung (CA).
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4.2.3 Beriicksichtigung der Verlustleistungen

Basierend auf einer Leistungsbetrachtung wird eine Verlustfunktion o(-) ermittelt, welche
die Verlustleistung der Aktoren minimiert. Dabei werden nur diejenigen Verlustleistungen
betrachtet, die durch die Ansteuerung der Aktoren ausreichend angeregt werden, d. h. die
Referenzkrifte in der Reifenaufstandsfliche wycs = F'yy o korrelieren mit der betrachteten
Verlustleistung. Ziel ist es mit dem Entwurfsverfahren aus Abschnitt 4.2.2 zwei Ersatzfunk-
tionen P(-) und p(-) aufzustellen, um diese als Gewichtungsmatrizen in der Ldsungsfunktion
zu verwenden. Wéhrend des Entwurfsverfahrens wird die Kraftschlussausnutzung implizit
berticksichtigt [SMH20]. Im folgenden werden die Verluste fiir ein Radmodul 7 betrachtet.

Durch die Ansteuerung der Lenk- und Drehzahl-Aktoren konnen Schlupf- und Reibungsver-
luste Ps ;(-) sowie Motorverluste Py ;(-) radindividuell beeinflusst werden. Letztere konnten
mathematisch praziser dargestellt werden, mit den definierten Schnittstellen, Elektromoto-
ren und die elektrische Seite der Radmodule werden nicht modelliert, wird allerdings nur
ein Gesamt-Verlustkennfeld eines Motors betrachtet. Verluste am Reifen werden mafigeblich
durch die Reifenaufstandsfléache, die wiederum durch die Radlast F), ; variiert wird, beein-
flusst.

Die Schlupfverlustleistung resultiert aus der Geschwindigkeitsdifferenz zwischen dem Rad
und der Fahrbahn sowie den Kréften in der Reifenaufstandsfliche. Der Querschlupf ent-
spricht dabei einem Drift des Rades quer zur Reifenlédngsrichtung, der Langsschlupf einer
der translatorischen Geschwindigkeit nicht angeglichenen Raddrehzahl. Die Verluste durch
den Rollwiderstand wirken proportional zu cos(k,,;) entgegen der Bewegungsrichtung des
Rades [Eck15]. Die resultierenden Schlupfverluste durch Langs- x, ; und Querschlupf &, ;
sowie die Reibungsverluste, siehe Gleichung (3.99), bilden den Verlustterm Ps ;(-) zu

PS,i(kw(vzy,i)a vamy,ivF:rw z,i) =
[Vay,il (=sin(ky,i) Frai 4 €08(kyi) [Ka il (Fry,i + ko (vi)Fz))
(4.29)

wobei die Transformation der fahrzeugfesten Krafte in der Reifenaufstandsflache in das Rei-
fenkoordinatensystem mit 75 ! nach

Fr,:z,i _ COS((SZ') Sln((sl) Fw,i
|:Fr,y,i:| N {— sin(d;) cos(di)} {FyJ (4.30)

erfolgt.

Zur Bestimmung der Motorverluste Py ;(-) wird ein Drehmoment-Drehzahl-Verlust-Kenn-
feld, wie in Abbildung 4.4 gezeigt, verwendet. Zum aktuellen Arbeitspunkt k& des Motors
mit Drehzahl nj, in min~!, Drehmoment M}, in N m wird die Verlustleistung in PMM in
kW angegeben. Diese Kennfelder werden tiblicherweise an Priifstdnden fiir Elektromotoren
vermessen.

Um einen Zusammenhang zu den Kréften in der Reifenaufstandsfliche herzustellen, wird an-
genommen, dass das anliegende Drehmoment verlustfrei iiber den Reifenradius 7 bestimmt
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werden kann. Ebenfalls kann die Raddrehzahl wy, in m~! umgerechnet werden, es wird kein
Getriebe betrachtet, wodurch eine arbeitspunktabhingige Betrachtung des Kennfeldes fiir
die Krifte in der Reifenaufstandsfliche entworfen wird. Mit einem Least-Squares-Schatzer
(LS-Schatzer) [Bral3] wird das Polynom 2. Grades

W 2 W
Paiig(-) = [Fril? (r™) pri(ng) + | Fri| 7pai () + ps i (k). (4.31)

ermittelt, wobei F',; die Kréfte in der Reifenaufstandsfliche im Reifenkoordinatensystem
sind. Diese Annahme kann fiir ideal abrollende Réder getroffen werden, wenn tiber den
Lenkwinkel die Reifenausrichtung parallel zur translatorischen Geschwindigkeit des Rades
erfolgt. Dies ist gegeniiber konventionellen Fahrzeugen durch die radindividuellen Lenkakto-
ren, besonders an der individuell gelenkten Hinterachse, gerechtfertigt. Die LS-Approximation
erfolgt online oder das Kennfeld mit den Koeffizienten p; (ng) = (p1,:(n), p2,i(nk), ps.i(ng))
wird vollstindig offline approximiert.

15
B 10 \ ¥
< 5
0
1000 “r00 —1000
0 1000 900
Ti M; in Nm

Abbildung 4.4: Zwei Quadranten eines Verlustkennfeldes einer Synchronmaschine. Das 3D-Kennfeld (Farbverlauf)
und die Polynom-Approximation (rot, gestrichelt) des Py ;. Beispielhaft sind drei Polynomappro-
ximationen zu Arbeitspunkten hervorgehoben.

Die Leistungsverlustfunktion eines Rades ist

0i(-) = Ps,i(-) + Pari(+), (4.32)

die des gesamten Fahrzeugs

Z Ps () + Pari() (4.33)
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mit der Anzahl n € N der Rader.

Im nachfolgenden Schritt wird diese Verlustfunktion, wie in Abbildung 4.3 beschrieben, so
umgeformt, dass eine quadratische und eine lineare Abhingigkeit zwischen den Reifensoll-
kraften und der Verlustfunktion entstehen.

Zur Linearisierung der Gleichung (4.29) wird das Schlupfverhalten aus Gleichung (3.107) be-
trachtet, welches im Nulldurchgang mit

pi_|Fi
Ky i| = : 4.34
| ac,1| OiBi Fmax,i ( )
eine ausreichend genaue Approximation fiir
F.
n; = 1Fil < 0.6, (4.35)

max,

darstellt [M.18a]. Mit der Annahme, dass die Reifenkraft |F';| stets in Reifenlingsrichtung
e, , zeigt, wird der Querschlupf «, ; und die Querkraft F} , ; im Reifenkoordinatensystem
vernachlissigt. Letzteres ist zum Auflésen der Gleichung

|Fril =\ F2, + FPo (4.36)

r,y,t r,x,i

zum Erzielen eines linearen Zusammenhangs zwischen den Reifenkréften und der Ersatz-
funktion p; notwendig. Mit einem vernachléssigbaren Querschlupf x, ; ~ 0 im Reifenkoor-
dinatensystem wird mit F} , ; < F} , ; Gleichung (4.36) zu

|Fr7,|"’ rw7,+F7yz (437)

vereinfacht.

Mit zusatzlichen Gewichtungsfaktoren A, Gleichung (4.34) sowie der Vernachlassigung des
Querschlupfs und der Querkraft im Reifenkoordinatensystem resultiert die Ersatzdarstellung
der Gleichung (4.33) zu

m

|U.Ly,t|,lj“l
iy i=0 —Z\Fu| ( Fooe i BiC' + Avipri(ng)

P;

kwvminivz,i i
+ |F. ;] ( ( ;) Ble L +>\2,ip2,i(ni)> (4.38)

Pi

108

=S IFPP() + Py
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mit m = 4. Aus der die gesuchten Gewichtungsmatrizen bestimmt werden. Es resultiert

Q() :ZF;i,ref <P10() PZO()> Fr,i,ref + (Pz() pz()) Fr,i

=1
Pi(+) 0
=FT . F.yre
r,zy,ref . swyref (439)
0 P ()
=W (t)
+ (pl() S pm()) Fr,;cy,ref

=:w(t)

Wihrend die Matrix W (t) und der Vektor w(t) offline bestimmt werden, wird in jedem Be-
rechnungsschritt online der aktuelle Arbeitspunkt eingesetzt. Die gesuchten Referenzkrifte
im Fahrzeugkoordinatensystem F',,, ,f resultieren aus der Riicktransformation von F'y .y et
mit Gleichung (4.30). Der Quotient 1/F,...: bestimmt, wie in [Mos16] gezeigt, in den Ge-
wichtungsmatrizen die Kraftschlussausnutzung, wobei die Gewichtung nicht quadratisch im
Guitemaf auftritt.

Die relevanten Grofien sind die gemessene Geschwindigkeit des Fahrzeugs und die Ubertra-
gung mit Gleichung (3.31) auf die Rider zu v, ;. Damit wird der Rollwiderstandsbeiwert
ke (Vi) mit Gleichung (3.99) bestimmt. Mit der gemessenen oder geschétzten Radlast F, ;
wird die maximal iibertragbare Kraft F},,x nach Gleichung (3.105) ermittelt. Die Reifenpa-
rameter B; und C; sowie der Haftreibungskoeffizient 11; werden als bekannt und konstant
angenommen [Hoe13]. Mit den zusétzlichen Gewichtungen A; ; und A3 ; kann je Radmodul
zwischen den Motorverlusten Py ;, beschrieben durch die Koeffizienten des Verlustpolynoms
p; und der Kraftschlussausnutzung gewichtet werden.

Das Blockschaltbild zur Stellgrofienverteilung ist in Abbildung 4.5 dargestellt.

4.3 Radmodul-Fithrungsgrofienbestimmung

Wie in Abbildung 4.1 gezeigt, erfolgt zwischen der Ansteuerung des Fahrzeugmodells mit
den Solldrehmomenten M, ;of und M 5 ,o¢ die Bestimmung der Fihrungsgrofien wy..s und
drer der Radmodulregelung. Als Eingangsgrofie werden die translatorischen Geschwindig-
keiten der Radmodule v, ;of aus der Geschwindigkeitsreferenztrajektorie a:?gf iber Glei-
chung (3.31) ermittelt. Zusatzlich werden die Referenzkrifte an den Radern F'y ;o sowie die
Schitzung der isotropen Schlupfwerte K, und die Messgrofien wig, und i im Algorithmus

der Radmodul-Fihrungsgréfienbestimmung verarbeitet.
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lnk Vet (1))
-(n
' _ | Arbeitspunkt- Pi( kz
\ " |Approximation| . l G \4
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i Berechnun u
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Abbildung 4.5: Blockschaltbild der Stellgréf3enverteilung. Der Block *.tir reprasentiert die Parameter des Black-
Box-Reifenmodells.

4.3.1 Losungsansitze aus der Literatur

Zur Aufstellung der Anforderungen an die Radmodul-Fithrungsgréf3enbestimmung wird zu-
nichst eine Losung aus der Literatur betrachtet. Diese dient auch als Vergleichsmethode in
Kapitel 6. Dadurch, dass die Lenkwinkel, gegeniiber Ein- und Mehrspurmodellen aus der Li-
teratur, nicht in den dynamischen Gleichungen der Horizontaldynamik 3.2 betrachtet werden
und auch die Zuweisung von der Gierrate zu den Querkraften nicht mit den Lenkwinkeln ge-
koppelt sind, werden manuelle Zuweisungen der Lenkwinkel in Abhangigkeit des Fahrzeug-
zustandes nicht beriicksichtigt. Mit dem Ziel die sekundiren Ziele unabhéngig vom aktuellen
Betriebszustand des Fahrzeugs zu optimieren, wiirde eine feste Zuweisung, z. B. iiber einen
heuristischen Ansatz oder ein angenommenes Szenario iiber den Betrieb des Fahrzeugs, die
Losungsmenge reduzieren.

Aus einer kinematischen Perspektive sind die translatorischen Geschwindigkeiten der Ra-
der, unter der Annahme, dass diese frei rollend sind, mit der Schwerpunktsgeschwindigkeit
des Fahrzeugs verkoppelt, wodurch tiber den Radius auch die Raddrehzahlen determiniert
sind. Dieser Zusammenhang wird durch Gleichung (3.31) abgebildet. Die Bestimmung der
translatorischen Referenzgeschwindigkeiten der Réder folgt zu

Uy ref = GTwhd (4.40)

ref*

Mit der Annahme, dass die longitudinale Geschwindigkeit v, , ; der Rdder im Radkoordina-
tensystem immer entlang der Radldngsachse € ; ; verlduft, konnen die Fithrungsgroflen der
Radmodule iiber die beiden Gleichungen

v f.q
Opep; = arctan [ 2220 ) (4.41)
’ Vg ref i
1
1 2 2
Wref,i = rwd Vg ref i + Uy ref,is (4~42)
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bestimmt werden. Dadurch werden allerdings weder Informationen tiber die Referenzkraf-
te F'yy rof noch iiber das Schlupfverhalten der Reifen beriicksichtigt. Durch die arctan(-)-
Funktion aus Gleichung (4.41) folgte eine Singularitdt bei v, ;cr; = 0, wodurch Heuristi-
ken, Tiefpassfilter oder Schlupfvariablen (singularity avoidance parameter), wie beispielswei-
se in [Pac12] vorgeschlagen, hinzugefiigt werden miissten, damit die Gleichungen fiir alle
Geschwindigkeiten verwendet werden kénnen.

Durch den beschréinkten Wertbereich, —7/2 < §]¢ ; < 7/2, des arctan(-) und die isolierte
Betrachtung einer positiven Raddrehzahl, wird der Arbeitsbereich des Rades eingeschréankt.
Auch bei der Bestimmung iiber die atan2(-)-Funktion (siehe [UVD11] und Anhang E.1) mit
erweitertem Wertebereich muss das Rad stets so orientiert werden, dass die gewiinschte Be-

wegung mit positiver Drehzahl ausgefiihrt werden kann.

In [Ore06] wird die Referenzbestimmung mit einer Schlupfschitzung erweitert. Basierend
auf dem MFT, siche Abschnitt 3.6, wird tiber die Betrachtung des isotropen Schlupfverhal-
tens die invertierte Betrachtung der Gleichung (3.107) zur Schlupfschéitzung und anschlie-
Bend zur Anpassung der Referenzgeschwindigkeiten verwendet. Die Verkniipfung zur Stell-
groflenverteilung erfolgt tiber die Beriicksichtigung der Referenzreifenkrafte, wodurch die

Abschitzung
(%“) = Bitan (1arcsin (”mere“”>> Fayretsi (4.43)
Ry.i Bi Oz Fmax,i HF'er,ref,i”
entsteht. Die maximal tibertragbare Kraft Fy,ax ; wird mit Gleichung (3.105) bestimmt. Die

verbleibenden Parameter sind Konstanten des Reifens sowie ein als konstant und bekannt
angenommener Haftreibungskoeffizient.

Mit Gleichung (4.43) werden die Gleichungen (4.41) und (4.42) erweitert, wodurch zur Refe-
renzbestimmung die beiden Gleichungen

Vyy,i| Ky + 0 ;
52 :arctan(| ey.il Py Wefﬂ), (4.44)

ref,¢ |vaty,i| Rz,i + Vg ref,i
1 - 2 2
wrZef,i = owd (Rai [Vay,i| + Varer,i)” + (Ry,i [Vayl + Vyoreri) (4.45)

resultieren. Hierbei bleibt die Singularitit bestehen und der Einfluss der Stellgréflenvertei-
lung wird bei niedrigen Schlupfwerten, bei Manévern mit niedrigen Geschwindigkeiten z. B.
im innerstadtischen Bereich, nicht abgebildet. Weiterhin wird nur der positive Wertebereich
zur Bestimmung der Raddrehzahl berticksichtigt. Ein vergleichbarer Ansatz wird auch in
[ZY19] prasentiert. Fiir das Ziel eine durchgiangige Fahrzeugfithrungsregelung zu entwerfen,
die unabhéngig von der Fahrzeuggeschwindigkeit das Fahrzeug optimal Ansteuert und dabei
die Moglichkeiten der radselektiven Aktorik ausnutzt, ist dieser Ansatz nicht ausreichend.

Weitere Veroffentlichungen, die auf diese Bestimmung der Referenzgrofien der Radmodule
zuriickgreifen, wihlen nur Manéver aus, z. B. den ISO-Doppelspurwechsel, bei welchen die
Giiltigkeit der MFT gegeben ist und die Singularitat nicht zutrifft sowie das Schlupfverhal-
ten, und damit die Stellgroflenverteilung, mafigeblichen Einfluss auf die Anpassung der Glei-
chungen (4.44) und (4.45) haben ([Hoe13], [Mos16]). Weitere Veroffentlichungen legen fir die
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Lenkwinkel im Vorfeld direkte Kopplungen fest, z. B. wird die linke und rechte Fahrzeugseite
symmetrisch mit wechselndem Vorzeichen orientiert dyef 1 = —0rer,2 Und Oref,3 = —0ref 4,
[AZNT15], wodurch zusitzliche Anforderungen, z. B. das Schlupfverhalten, nur bedingt be-
riicksichtigt werden kénnen.

Bei den gezeigten Methoden der Radmodul-Fithrungsgréflenbestimmung werden die Dyna-
miken der Aktoren der Radmodule bislang nicht berticksichtigt. Dies wiirde bedeuten, dass in
der Trajektorienplanung bereits die Modelle der Radmodule verwendet werden miissen oder
Methoden der Stellgrofienverteilung mit der Aktordynamik erweitert werden miissten. Me-
thoden zur Radmodul-Fithrungsgroflenbestimmung, welche die Dynamik der unterlagerten
Aktoren bertcksichtigt, sind im Stand der Technik nicht vorhanden.

4.3.2 Anforderungen

Basierend auf den Losungsansitzen aus der Literatur, siehe Abschnitt 4.3.1, sowie den Zielen
der durchgiangigen Fahrzeugfithrungsregelung, siehe Kapitelanfang zu Kapitel 4, werden die
Anforderungen an eine Radmodul-Fithrungsgréfienbestimmung in diesem Abschnitt zusam-
mengefasst ([Z.19], [SZH20]).

« Beschrinkte Zustandsgroflen: Die Zustandsgrofien, die Lenkwinkel sowie die Rad-
drehzahlen, werden beschrinkt. In dieser Arbeit wird sich auf die Beschrankung des
Lenkwinkels reduziert?. Die vorgestellte Methode erzielt unter der Bedingung eines
beschrankten Lenkwinkels die zum aktuellen Fahrzeugzustand optimalen Radmodul-
Fithrungsgréfien.

+ Geschwindigkeitsunabhingige Beriicksichtigung der Stellgroflenverteilung:
Damit die Referenzkraftverteilung der energieoptimalen Stellgroflenverteilung tber
den kompletten Betriebsbereich des Fahrzeugs Einfluss auf das Verhalten dieses ausiibt,
ist die Fithrungsgrofle der Stellgrofienverteilung ohne Einschrankung der Geschwin-
digkeit des Fahrzeugs zu berticksichtigen. Eine Singularitét soll in der Losungsmethode
nicht vorhanden sein.

« Bestimmung der Referenzgroflen ohne Beschrinkung der Fahrzeuggeschwin-
digkeit: Der aufgestellte Algorithmus bestimmt fiir den vollstaindigen Geschwindig-
keitsbereich des Fahrzeugs die Referenzgréf3en. Dabei werden keine schaltenden Ver-
fahren verwendet, die Berechnung der Referenzgréfien erfolgt durch eine geschlossene
Methode.

« Implizite Beriicksichtigung des dynamischen Verhaltens der Aktoren der Rad-
module: Damit Fithrungsgréfen fiir die Radmodulregelung erzeugt werden, welche
auch durch die Aktoren an den Radern umgesetzt werden konnen, wird das dynami-
sche Verhalten der unterlagerten Regelkreise modellbasiert berticksichtigt. Dabei wird
auf die Verwendung zusétzlicher Filterfunktionen verzichtet.

2 Hinsichtlich einer realen Fahrwerksauslegung ist dies zielfithrend, da der Bauraum der Radmodule nur einen

eingeschrankten Lenkwinkelbereich zulésst.



4.3 Radmodul-Fihrungsgroflenbestimmung 83

« Optimale Bestimmung der Referenzgrofien: Die Bestimmung der Referenzgrofien
basiert auf der Formulierung eines Optimierungsproblems, welches auf den aktuel-
len und den zukinftigen (modellpradiktiven) Fahrzeugzustand reagiert. Insbesonde-
re wird auf die Implementierung von Heuristiken oder a priori Annahmen tiber das
Lenkwinkel- und Raddrehzahlverhalten verzichtet.

4.3.3 Ansatz

Wird der Betriebsbereich der Radmodule differenzierter betrachtet, ist es moglich sowohl fiir
eine isolierte Geschwindigkeits-Fithrungsgrof3e, kinematisches Soll-Verhalten des Rades, wie
auch fur eine Kraft-Fihrungsgrofle, kinetisches Soll-Verhalten des Rades, zwei optimale Ar-
beitspunkte durch die Radorientierung und -drehzahl zu finden. Werden zunéichst Bauraum-
beschrankungen, das Reifenverhalten und die Dynamik der Aktoren vernachléssigt, konnen
durch die Betrachtung eines Wertebereichs des Lenkwinkels von +360° sowie positiver und
negativer Raddrehzahlen fiir jede Referenzgeschwindigkeit v,y rer; und jede Referenzkraft
F ',y rer,i je ein optimaler Arbeitspunkt gefunden werden, die identisches Ausgangsverhalten
hinsichtlich der Soll-Bewegung des Fahrzeugs erzielen. Diese beiden, stets um 180° gespie-
gelten, Arbeitspunkte sind in Abbildung 4.6b dargestellt. Anzumerken ist, dass diese Dar-
stellung nur gilt, wenn die Radlenkachse senkrecht und mittig durch die Radnabe verlauft.
Bezogen auf den konzeptionellen Ansatz der Fithrungsgréfienbestimmung ist diese Annahme
aber zielfithrend zur vereinfachten Abbildung der Arbeitspunkte des Rades.

In Abbildung 4.6a ist der Unterschied zwischen der kinematischen und der kinetischen Lo-
sung dargestellt. Sowohl Betrag als auch Orientierung der (normierten) Fithrungsgréfien
Vay,ref,i UNd Fyy 1of i sind unterschiedlich. Hinsichtlich der modellbasierten Grundlage zur
Bestimmung dieser Fithrungsgroflen wiirde das Fahrzeug in beiden Féllen ideal der vorgege-
benen Trajektorie folgen, wobei einerseits nur das Schlupfverhalten und andererseits energie-
sowie kraftschlussoptimales Verhalten implizit beriicksichtigt wiirde.

Wihrend bei Losungsansitzen aus dem Stand der Technik, siehe Abschnitt 4.3.1, stets der Lo-
sungsbereich beschrankt wird, erzielt der in dieser Arbeit aufgestellte Algorithmus durch das
Erfiilllen der Anforderungen, sieche Abschnitt 4.3.2, dass der vollstindige Arbeitsbereich der
Radmodule, auch mit beschriankten Zustandsgroéfen, die optimale Losung findet. Ein Beispiel
ist eine optimale Lenkwinkelreferenz, die auf3erhalb des zulassigen Intervalls des Lenkwin-
kels liegt. Deren Spiegelung um 180°, vgl. Abbildung 4.6b, allerdings innerhalb des zulassi-
gen Bereichs, wodurch identisches Ausgangsverhalten resultiert. In diesen Féllen muss sich
das Vorzeichen der Raddrehzahl bei gleichbleibender Amplitude dndern. Abhangig von der
Grofie des zuldssigen Lenkwinkelbereichs ist es moglich, dass diese beide globalen Optima
aufBerhalb des zuldssigen Bereichs liegen. In diesen Fillen werden diejenigen Referenzgrofien
ermittelt, die unter den aufgestellten Nebenbedingungen und Zustandsgroflenbeschriankun-
gen das Gutemaf} minimieren.

Der Ansatz besteht nun darin, zwischen den beiden Fihrungsgréfien und abhangig vom Fahr-
zeugzustand genau diejenige Ansteuerung der Radmodule zu ermitteln, welche die optimale
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5ref,i und
w; >0

}51'0[',7', + 180°
7’
S~o_o-7 und w; < 0
(a) Beispielhafte Darstellung der Vektoren v, ; aus der Tra- (b) Die beiden Arbeitspunkt des Rades zur Erzeugung der trans-

jektorienfolgeregelung und F ', ; aus der Stellgroflenvertei-  latorische Geschwindigkeit vy, ;.
lung.

Abbildung 4.6: Optimale Arbeitspunkte des Rades und Darstellung der Referenzvektoren zur Bestimmung der
Radmodul-Fithrungsgréfien im Radkoordinatensystem.

Fithrung der Radmodule erzielt. Der in den néchsten Abschnitten présentierte Algorithmus
entscheidet dabei, abhingig vom aufgestellten Giitemafie und den Nebenbedingungen, wel-
cher der beiden Arbeitspunkte durch die unterlagerten Regelkreise eingeregelt werden soll.
Durch die Wahl einer modellpradiktiven Struktur gelingt es, das Verhalten der Radmodul-
Fihrungsgroflenbestimmung einige Abtastschritte vorausschauend zu berechnen, wodurch
frithzeitig eine Priorisierung einer der beiden Arbeitspunkte erfolgt [W.20b].

4.3.4 Modellpradiktive Struktur

Die Anforderungen kénnen mit einer modellpradiktiven Struktur erfiillt werden. Solch eine
Struktur berticksichtigt in den Nebenbedingungen implizit die Dynamik der Lenkung und
des Antriebs der Radmodule. Ebenfalls konnen Ein-, Ausgangs- und Zustandsgréf3en in den
Nebenbedingungen, z. B. durch Intervalle, beschrankt werden. Neben den linearen Dynami-
ken des Lekungssystems 3.6 und des Raddrehzahlsystems 3.7 werden die Lenkwinkel durch
eine obere und untere Schranke (duin i, dmax,;) beschrankt.

Dadurch, dass die Abschatzung des Reifenschlupfs <., nach Gleichung (4.43) und die An-
passung der translatorischen Geschwindigkeitsreferenz fiir Manover mit relativ hoher Ge-
schwindigkeit bereits im Stand der Technik vorhanden ist, wird in einem ersten Schritt eine
korrigierte Referenz 7; basierend auf dem geschatzten Schlupfverhalten bestimmt. Damit
keine Singularitét bei der Berechnung entsteht und der Arbeitsbereich dieses Ansatzes nicht
iiberschritten wird, erfolgt eine zeit- bzw. geschwindigkeitsvariante Gewichtung von 7; mit
einem zeitvarianten Parameter cqyy ;.

Das Giitemafs des Optimierungsproblems besteht aus drei Termen, die in den nachfolgenden
Abschnitten beschrieben werden. Dazu erfolgt eine Geschwindigkeitstrajektorienfolgerege-
lung, mit einer zeitvarianten Gewichtungsmatrix Qg ;(t), und eine Krafttrajektorienfolge-
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regelung, mit einer zeitvarianten Gewichtungsmatrix Rqyy ;(t). Eine Endwertgewichtung,
fur Manéver in denen das Fahrzeug zum Stillstand kommen soll, die Referenzgréfien in eine
bestimmte Zielstellung fiithrt, finalisiert das Giitemafd mit einem zeitvarianten Gewichtungs-
faktor dgyn, .

Als Optimierungsvariablen werden virtuelle Eingangsdrehmomente w,, ; und u; ; definiert.
Durch die Kompensation der Storgréen in unterlagerten Regelkreisen, siehe Abschnitt 4.4,
resultieren die dynamischen Nebenbedingung zu

z;, = A;&; + B, (4.46)
wobei die Matrizen
0 0 0 —1/gwd 0
A, =10 0 1 , B;= 0 0 (4.47)
0 0 —ds/jd 0 —1/

sowie die Zustdnde und virtuellen Eingangsgrofien durch

Wref 4 W

~ ~ w,i

r; = 6ref77j s u; = (U5 ) . (4.48)
. i
6ref,i

gegeben sind.

Die Radmodul-Fihrungsgrofienbestimmung erfolgt fiir jedes Radmodul separat, d. h. zwi-
schen der Stellgrolenbestimmung und der Radmodul-Fithrungsgréf3enbestimmung findet
ein Ubergang von einer Gesamtfahrzeugbetrachtung auf eine radmodulindividuelle Betrach-
tung statt. Das Blockschaltbild zur Radmodul-Fithrungsgrofienbestimmung ist in Abbildung 4.7
dargestellt.

Vyy,ref,i Be.rech?ung Qdyn,i’Rdynﬂi
zeitvariante >
Gewichtungen ddyn,i
(5ist,i> wist,i) S

Cdyn,i — ) ref iy Wref,i

v MPC (5.1) |——>
Fnax,i Gleichung |, ~"| Referenz- T N
(5.43) wyi korrektur 7

(6min,i ) 6max,i)
-5

Fwy,ref,i (Wmin,iy O‘)max,i)

Abbildung 4.7: Blockschaltbild mit Schnittstellen sowie den Ein- und Ausgangsgréfien der Radmodul-
Fithrungsgrofienbestimmung fiir ein Radmodul.
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4.3.5 Bewertung des Regelfehlers der Geschwindigkeitsreferenz

Die Geschwindigkeitsreferenz der Rader wird mit Gleichung (4.40) bestimmt. Nachfolgend
wird dafiir der Vektor
Vg vef,i
r; = B 4.49
(vy,mf,i) (449

verwendet. Ohne den Einfluss des Schlupfverhaltens der Reifen ist diese Referenz ausrei-

chend. Allerdings wird die Regelungsgite des Folgens der Geschwindigkeitsreferenztrajekto-

hd
ref

gehen erfolgt analog zur Anpassung der Geschwindigkeitsreferenztrajektorie vy rof in den
Formeln zur Bestimmung der Referenzlenkwinkel und -drehzahlen aus [Ore06] und [Mos16],
siehe Abschnitt 4.3.1. Die Regelungsgiite wird dadurch verbessert, dass die Abschiatzung des

rie x5 verbessert, wenn die Abschatzung des Schlupfes &, beriicksichtigt wird. Dieses Vor-

zu erwarteten Schlupfs, bezogen auf die angeforderten Kréfte in der Reifenaufstandsflache
Fy rof sowie der Radaufstandskrafte F',, in der Geschwindigkeitsreferenz beriicksichtigt
wird. Die Schatzung des isotropen Quer- und Langsschlupfs ., basiert auf dem analytisch
invertierbaren MFT-Reifenmodell, siche Abschnitt 3.6.1. Fiir die angepasste Geschwindig-

7 = Uzrefi ) Cayms Ra,i |7 . (4.50)
Uy,ref i Ry.i |7l

Durch die implizite Beriicksichtigung der Stellgréflenverteilung in der Schéatzung des Schlupfs

keitsreferenz resultiert

werden die Referenzkrafte durch die angepasste Referenz (4.50) beriicksichtigt. Fiir einen
Wert cqyn,; = 1Vt resultiert ohne die Beriicksichtigung der Nebenbedingungen und weite-
rer Elemente im Glitemaf eine Referenzbestimmung analog zu den Gleichungen (4.44) und
(4.45).

Der Einfluss des Schlupfes verringert sich mit sinkender Geschwindigkeit des Fahrzeugs und
dadurch auch der Einfluss der Stellgrofienverteilung, in Park-Szenarien entstehen in der Na-
he der Singularitat numerische Probleme und Fahrten aus dem Stillstand kénnen durch die-
se Singularitét nicht abgebildet werden. Damit dennoch ein geschwindigkeitsunabhéngiger
Algorithmus entworfen wird, erfolgt die Gewichtung der Referenzanpassung mit dem zeit-
varianten Parameter cqy, ; nach

Cayns = 1 — e kel (4.51)

der basierend auf der Referenzgeschwindigkeit r; des Rades den Einfluss der Referenzanpas-
sung bei niedrigen Geschwindigkeiten exponentiell reduziert. Der Parameter k. wird durch
Versuche so eingestellt, dass der Einfluss der Referenzanpassung unterhalb einer bestimmten
translatorischen Radgeschwindigkeit |r;| vernachlissigt werden kann.

Fiir die Bestimmung der translatorischen Geschwindigkeiten des Rades v; ; ; und v, 4 ;, ba-
sierend auf dem zu bestimmenden Referenzlenkwinkel und der -drehzahl, wird zunichst die
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Transformation mit 75 zwischen den fahrzeugfesten und den radfesten Koordinaten

Urai\ [ cos(0;)  sin(6;)\ (Va
<vr,w) N (—sin(&i) cos(8;) ) \vy.i (4:52)
betrachtet. Mit der Annahme, dass der Radgeschwindigkeitsvektor immer Langsrichtung des

Rades zeigt, wenn der Referenz-Lenkwinkel eingestellt wird, resultiert mit v, ,; = 0, der
Schréglaufwinkel ist Null, und

Vr i = wir™? (4.53)

die translatorischen Geschwindigkeiten des Rades im fahrzeugfesten Koordinatensystem zu

Vg COS((Si) awd
(Uy,i) = (sin(éﬁ) w;r™e, (4.54)
wobei die Verbindung zu den Referenzgréfien wyer ; und 6ref ; tiber

hi(@;) = (wfe“ COS((S“*”)) (4.55)

Wref i Sin(dref,i)

hergestellt wird. Ziel dabei ist es, dass der resultierende Schriglaufwinkel in diesem Berech-
nungsschritt minimal wird.

Die Annahmen zur Gleichung 4.55 sowie der Fall cqyy, ; = 0 fithren dazu, dass der Schréaglauf-
winkel des Rades nicht direkt eingestellt wird. Das Folgen der Geschwindigkeitsreferenz wird
durch den Ansatz dennoch sichergestellt, da die Referenzlenkwinkel und -drehzahlen so be-
stimmt werden, dass die translatorischen Referenz-Geschwindigkeiten des Rades v, ref €in-
gestellt werden, die dem Regeleingriff der Positions- und Geschwindigkeitsfolgeregelung, sie-
he Abschnitt 4.1, entsprechen. Der Schraglaufwinkel entsteht dann beim Applizieren der Re-
ferenzlenkwinkel und -drehzahlen, wodurch eine Kraftiibertragung auf die Strafle erfolgt.

Fir die Geschwindigkeitsreferenzfolge resultiert der erste Teil der Giitefunktion, zusammen
mit der Gewichtungsmatrix Q,,, ; zu

Ji(-) = (hi(Z:) = 7)7 Quyn,i (hi(Zi) — 7). (4.56)

4.3.6 Bewertung des Regelfehlers der Kraftreferenz

Der Einfluss der Stellgrolenverteilung, das Folgen der Kraftreferenz, hat durch das Giitemaf3
jl() aus Gleichung (4.56) und die zeitvariante Gewichtung der Geschwindigkeitsreferenz
einen Einfluss bei innerstadtischen Fahrten mit |vhd| ~ 8ms~! bis Fahrten mit relativ ho-
her Geschwindigkeit bei |vhd’ ~ 20ms~!. Bei langsameren Manéovern bleibt der Einfluss
durch niedrige Schlupfwerte gering. Damit die energie- und kraftschlussoptimalen Referenz-
krafte auch in diesen Betriebsbereichen das Fahrverhalten beeinflussen, wird ein zweites Gii-
temaf} eingefiihrt, das ein Folgen der Kraftreferenzen F'yy .ot ; erzielt. Ziel ist es, der Referenz
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Fyy rct,; mit der Bestimmung der Referenzlenkwinkel und -raddrehzahlen wyef ; und dyc¢ ; zu
folgen.

Die Verbindung zwischen den Optimierungsparametern u,, ; und us; zum Giitemaf3 erfolgt
iiber die Betrachtung der anliegenden Drehmomente an den Aktoren, die durch die Kraf-
te in der Reifenaufstandsflache im Fahrzeugkoordinatensystem hervorgerufen werden. Mit

wd

den Referenzkréften Fyy ,of ;, dem Radradius v sowie einem nominalen Reifennachlauf 7

resultieren als Referenzdrehmomente

Uref,; = g(ny,ref,iv 5ist,i)

_ (TWd(COS((sist,i)Fz,ref,i + Sin(éist,i)Fy,ref,i) > (457)
T (— sin(dist, i) Fy vef,i + COS(ist, i) Fy veri) )

Eine mogliche Erweiterung wére die Berticksichtigung eines zeitvarianten Nachlaufs 7 be-
stimmt tiber die Fahrwerkskinematik.

Die Verbindung zwischen Giitemaf3 und Nebenbedingungen erfolgt durch die virtuellen Dreh-
momente 1, ; und ¢ ;. Diese Optimierungsparameter werden zum einen durch die dynami-
schen Nebenbedingungen beschriankt, da sich der Vektor ; nicht beliebig schnell dndern
darf, und zum anderen da diese der Drehmomentenreferenz u,.¢ ; folgen, wodurch der zwei-
te Term im Giitemafl des MPCs mit der Gewichtungsmatrix Rgyy ; zu

jQ() = (g(ny,ref,i; 5ist,i) - ’ai)T Rdyn,i (g(ny,ref,iy 5ist,i) - ’az) (458)

bestimmt wird.

Im Unterschied zum Ansatz présentiert in [SZH20], in dem die dynamischen Nebenbedin-
gungen durch die Kraftreferenz angepasst werden und dadurch das Folgen dieser erzwun-
gen wird, verbleiben die dynamischen Nebenbedingungen bei dem hier priasentierten Ansatz
unabhéngig von den Referenzgrofien, wodurch sichergestellt wird, dass die Referenzgrofien
durch die Aktoren eingeregelt werden konnen.

Schlief3lich werden die Optimierungsparameter u; verworfen, da die Radmodulregelung das
Folgen der Lenkwinkel- und Raddrehzalreferenz ausfithrt und dabei durch die Stérgréfien-
kompensation Solldrehmomente fiir die Elektromotoren bestimmt.

Endwertgewichtung

Bei Manévern mit geringen Geschwindigkeiten, z. B. Parkszenarien, in denen die Reifen hohe
Schlupfwerte aufweisen und durch das Gleiten auf der Fahrbahn die Reifen stark beansprucht
werden, kann durch die Endwertgewichtung bereits wihrend des Rangiervorganges ein zu-
riickfithren der Réder in ihre Ausgangsstellung erfolgen.

Fir den Lenkwinkel wird deshalb die Endwertgewichtung

A = (8; — Senai)? (4.59)



4.3 Radmodul-Fihrungsgroflenbestimmung 89

eingefiithrt. Da diese nur beim Beenden eines Manovers die Reifen in eine definierte Aus-
gangsstellung denq,; zuriickfithren soll, wird iiber den arbeitspunktabhangigen Koeffizienten
dgyn,; das Ein- und Ausblenden der Endwertgewichtung mit

ddyn,i - dmax . e_kd.lm‘ (460)

erzielt. Die Parameter kq und dp,.x sind durch Simulationen einzustellen. Als drittes Element
der Gutefunktion des MPC resultiert

J3(-) = dayniA. (4.61)

4.3.7 Modellpradiktives Optimierungsproblem

Damit die Radmodul-Fithrungsgré3enbestimmung iiber den kompletten Betriebsbereich des
Fahrzeugs geeignete Referenzen bestimmt, werden die beiden Gewichtungsmatrizen Qgyx.;
und Rayy, ; so ausgelegt, dass eine zur translatorischen Geschwindigkeit des Rades propor-
tionale Gewichtung zwischen den beiden Termen J 1 und j2 stattfindet. Dabei werden neben
konstanten Parametern A\q und A, analog zu (4.51) und (4.59) die beiden arbeitspunktabhan-
gigen Funktionen

qdyn = Gmax ° (1 - eikthri‘), (462)

Tdyn = Tmax ° e—kr'\ri\7 (4.63)

mit den konstanten Parametern gmax, "max, kq und k, eingestellt. Es resultieren die Gewich-
tungsmatrizen

o )‘q Gdyn 0
Qayn,i = [ 0 daun (4.64)
und
o Ar Tdyn 0
Rdyn,l - |: 0 Tayn . (465)

Zusammenfassend entsteht der MPC 4.1 zur Radmodul-Fithrungsgréflenbestimmung.
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MPC 4.1 (Radmodul-Fithrungsgrofienbestimmung)
Die FithrungsgrofSen dyef,; und wyer ; werden durch Losen des modellpridiktiven Opti-

mierungsproblems
to+hp AT " " _
win J; = min | (0 +50)) de+ () (4.66)
u; U, tO

mit der Prddiktionslinge h,, und der Abtastzeit A'I' sowie unter den Nebenbedingungen

z; = Aix; + Bu,,

i i (4.67)
&0 = Bist,i(to),
6i S [5min,ia 6max,i]7 (468)
w; € [wmin,i)wmax,i]a
bestimmit.

Die Parameter sind in Anhang B.1 aufgefithrt. Die Implementierung mit Parametern und
Randbedingungen, z. B. der Diskretisierung des MPCs, in Tabelle B.1.2.

Abschliefend wird zusammengefasst, dass der Algorithmus sowohl der Geschwindigkeits-
referenz, wie auch der Kraftreferenz folgt, wobei zeitvariante Gewichtungen den aktuel-
len Arbeitspunkt zur Bestimmung optimaler Fithrungsgréf3en berticksichtigen. Die Singu-
laritit aus Gleichung (4.44) wird ebenfalls durch eine arbeitspunktabhingige Gewichtung
vermieden, wodurch der verbleibende Algorithmus fiir den kompletten Betriebsbereich des
Fahrzeugs verwendet werden kann. Die verbleibenden Anforderungen, siehe Abschnitt 4.3.2,
werden ebenfalls erfiillt. Durch die Wahl der modellpréadiktiven Struktur erfolgt implizit die
Beschriankung der Zustandsgrofien als Intervalle sowie die Berticksichtigung der Dynamik
der unterlagerten Regelkreise. Die arbeitspunktabhingigen Gewichtungsmatrizen sowie die
modellpradiktive Bestimmung des unterlagerten Systemverhaltens erméoglichen es dem Lo-
sungsalgorithmus auch durch beschrankte Zustandsgrofien einen der beiden optimalen Ar-
beitspunkte, siche Abbildung 4.6, anzusteuern.

Durch die relativ hohe Parameteranzahl entsteht aber auch ein erhchter Parametrierungs-
aufwand. Die Bewertung des Algorithmus erfolgt in der Gesamtregelungsarchitektur in si-
mulativen Tests mit dem detaillierten Simulationsmodell in Abschnitt 6.2, wobei die iiberge-
ordneten Ziele der Regelung ausgewertet werden. Aussagen tiber Konvergenz, Stabilitit oder
globale Optimalitat durch das nichtlineare Giitemaf} sind nicht trivial und werden in dieser
Arbeit nicht untersucht.

Als verbleibende, diskrete Heuristik ist die Unterscheidung zwischen dem Aus- und Einpar-
ken manuell zu betrachten, denn die Endwertgewichtung ist nur beim Einparken des Fahr-
zeugs sinnvoll. Fir alle anderen Manéver sollte dp,, = 0 gewidhlt werden, wodurch die
Endwertgewichtung aus dem Giitemaf} entfallt.
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4.4 Radmodul-Regelung

Auf der untersten Ebene der Regelungsarchitektur, sieche Abbildung 4.1, werden die Fiih-
rungsgroflen d,er und wyer aus der Radmodul-Fihrungsgréfienbestimmung eingeregelt. Fir
die Lenkungs- und Raddrehzahlregelung wird je ein Regelkreis je Radmodul integriert. Dabei
soll das Einregeln der Sollwerte moéglichst schnell und mit stationérer Genauigkeit erfolgen,
wodurch géngige Anforderungen an die Regelkreise erfiillt werden [FD94]. Entscheidend fiir
die Regelungsgiite ist die Kompensation der in Abschnitt 3.5 prasentierten Storgréf3en, die
nichtlinear und abhéngig von der Fahrwerkskinematik sind.

Die in diesem Abschnitt vorgestellten Methoden und Algorithmen sichern die Grundlage der
kaskadierten Regelungsarchitektur, wodurch die vereinfachten Modellannahmen der tiberla-
gerten Regelkreise giiltig bleiben. Die Entkopplung der nichtlinearen Anteile sowie ein ge-
schlossener Regelkreis mit niedrigen Zeitkonstanten wird erzielt.

4.4.1 Lenkwinkelregelung

Die Grundlage des Reglerentwurfs ist das Zustandsraummodell 3.6 sowie die akkumulierte
Storgrofle (3.75). Diese Storgroflen wirken in geschwindigkeitsabhéngigen Arbeitsbereichen
unterschiedlich stark und abhéngig von den kinematischen Kennwerten, wie in Tabelle 3.6
zusammengefasst. Obwohl Methoden existieren, z. B. [BCL09] oder [YTM ™' 04], um einzelne
Storgrofen zu schatzen, ist es zur Regelung wichtig, die vollstandige Wirkung der Storgrofie
Ms,4 zu kompensieren.

Zur Storgroflenkompensation wird ein High-Gain-Luenberger-Beobachter ([Tha73], [Kha08])
entworfen, der neben der Storgrofie Msq,; auch die Lenkwinkelanderung 5L beobachtet.
Durch die eingefiithrten Gleichungen der Storgréf3en wird angenommen, dass diese keine Dy-
namik aufweisen. Deshalb wird der Ansatz verfolgt mit einer méglichst schnellen Schatzung,
negative Eigenwerte mit hohem Betrag des Beobachters, dem nichtlinearen Verhalten der ak-
kumulierten Storgréfie zu folgen. Eine bekannte praktische Grenze bei der Parametrierung ist
der Einfluss des Messrauschen, welches bei hohen Eigenwerten ebenfalls amplifiziert wird.
Dieser Zusammenhang wird in [SRH20] untersucht. Es wird gezeigt, dass die Regelungsgii-
te bei der Verwendung dieses Ansatzes bei Messrauschen basierend auf realen Sensordaten
ausreichend hoch bleibt, damit die Anforderungen an diese Regelungskaskade erfiillt blei-
ben. Mit dem resultierenden linearen Modell und der beobachteten Lenkwinkeldnderung b;
erfolgt der Entwurf einer optimalen Regelung und eines Vorfilters nach [Lun14b].

Der Entwurf erfolgt wieder fiir ein Radmodul, da die anderen analog bestimmt werden kon-
nen.
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High-Gain-Luenberger-Beobachter

Die Lenkungsdynamik 3.6 wird mit dem Zustand M(;’d sowie dem Beobachterverstarkungs-
vektor Ls erweitert, wodurch das Zustandsraummodell

0 1 0 0 )
B =10 s/, <y @ | 1 ) Wt L (6ist_5>v
0 0 0 0
pe X (4.69)
gi=(1 0 0)z",
———
Cs
mit
Jdd (x0T
B =(5 6 W) (4.70)

zur Schitzung der Systemzustinde und der akkumulierten Storgrofle entsteht. Fiir das Tréag-
heitsmoment wird der nominelle Wert .J, ;(}0 angenommen, siche Anhang A.4. Zur Parame-
trierung des Beobachters wird der Verstarkungsvektor

lsa
Ls = |ls2 (4.71)

ls;3

ausgelegt. Die Struktur des Beobachters ist in Abbildung 4.8 dargestellt.

Optimale Regelung und Vorfilter

Wird die Stérgrofle fehlerfrei kompensiert, resultiert als lineares Modell der Lenkungsdyna-

mik
0 1 0
Sld 1d 1d
v [O —ds/J;%] v (1/1;%> !

| —— ——
Aso Bs,o (4.72)
Yy = [1 O] x'd,
——
Cs.o

Die optimale Zustandsriickfithrung
ull = —Rs&' (4.73)
mit der Rickfithrungsverstarkungsmatrix

R; =T;'B] P; (4.74)
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resultiert mit der positiv definiten, symmetrischen Matrix P aus der Losung der Matrix-
Riccatigleichung

A})OP‘; + P(;A(;’O — pr@nglBg,opg +S55=0 (4.75)
des Nominalsystems (As o, Bs,0, Cs,0) und der Gewichtungsmatrix T's sowie dem Gewich-
tungsparameter S5 aus dem Giitefunktional

Js = / (:Bld)T Tsax'd + (ulff,)Z Ssdt, (4.76)

wobei die Gewichtungsmatrix T's positiv definit und der Parameter Ss > 0 ausgelegt werden
mussen. Das Vorfilter resultiert zu

1 -1
Vs =— (Cé,o (As0 — BsoRs) ) ; (4.77)
wodurch die Vorsteuerung
ul = Vil (4.78)

zusammen mit der Riickfithrung (4.73) das Regelgesetz zu

' =l + uld = Ve — R (4.79)

bilden.

Die vollstandige Struktur des Regelkreises ist in Abbildung 4.8 dargestellt.

4.4.2 Raddrehzahlregelung

Bei der Raddrehzahlregelung wird angenommen, dass eine PI-Regelung ausreichend ist, um
die Storgroflen auszuregeln. Die Regelung wird fiir den linearen Teil der Modellgleichung 3.7
entworfen.

Obwohl das durch einen P-Regler geregelte Raddrehzahlsystem im geschlossenen Kreis in-
tegrales Verhalten hat, gilt die stationdre Genauigkeit nur durch den Endwertsatz bei einem
konstanten Eingangssprung. Die Fithrungsgrof3e des Regelkreises stellt nur fiir konstante
Eingangswerte durch die Radmodul-Fithrungsgréflenbestimmung einen Sollwertsprung dar.
Wird einer Trajektorie gefolgt, was in dieser Arbeit im Fokus steht, wird diese Bedingung
nicht erfiillt. Damit die Regelabweichung auch bei anderen Sollwertdnderungen dennoch ge-
gen Null konvergiert, wird ein Integrator mit Verstarkungsfaktor dem Regelkreis ergénzt.

Mit den Verstiarkungsfaktoren R,, p und R,, y resultiert die Steuergrofle

UWd = J;Vd <Rw,P (wist - wref) + Rw,I / (wist - Wref) dt) (4-80)

der Raddrehzahllenkung. Der Regelkreis ist in Abbildung 4.8 dargestellt.



94 4 Kaskadierte, durchgéngige und optimale Fahrzeugfithrungsregelung

4.5 Zusammenfassung

Innerhalb der Regelungsarchitektur der durchgingigen Fahrzeugfiihrungsregelung werden
keine Heuristiken zur Regelung ausgewahlter Betriebsbereiche implementiert. Gezielte Pa-
rametrierungen fiir Spezialfalle, Tiefpassfilter oder das Aktivieren und Deaktivieren einzelner
Strukturen, um Fihrungsgréfien an die nachfolgenden Kaskaden anzupassen oder Zustands-
grofen einzelner Regelkreise zu glatten, werden nicht verwendet. Mit Ausnahme der Trajek-
torienfolgeregelungen und der Radmodulregelungen wird in jeder Ebene der Regelungskas-
kade ein Optimierungsproblem formuliert und zum aktuellen Arbeitspunkt geldst. Die Frei-
heitsgrade des Fahrzeugkonzepts werden dadurch zur Optimierung der sekundaren Optimie-
rungsziele, Energieverbrauch und Kraftschlussausnutzung, ausgenutzt. Durch die Radmodul-
Fithrungsgroflenbestimmung wird weiterhin der erhéhte Lenkwinkelbereich der Radmodule,
auch bei beschrankten Lenkwinkeln, optimal angesteuert. Mit den verwendeten Methoden
in der resultierenden Regelungsarchitektur erfolgt die Ansteuerung des Fahrzeugs ohne Ein-
schrankungen des Betriebsbereichs. Dadurch, dass die Regelungen an einem realitatsnahen
Simulationsmodell eingestellt und erprobt werden, ist anzunehmen, dass die prisentierte Re-
gelungsarchitektur eine geeignete initiale Fahrzeugfithrungsregelung fiir den Einsatz in ei-
nem Realfahrzeug darstellt.

Mit dieser Fahrzeugfithrungsregelung wird erméglicht das Fahrzeug ohne Einschrinkungen
des Betriebsbereichs anzusteuern. Ebenfalls werden die Referenzreifenkréfte aus der Stellgro-
Benverteilung bei der Bestimmung der Referenzlenkwinkel- und Raddrehzahlen berticksich-
tigt, wodurch die optimalen Referenzreifenkréfte, hinsichtlich des Energieverbrauchs und
der Kraftschlussausnutzung, bis auf die Radmodul-Regelkreise durchgefithrt werden. Wei-
terhin werden die Dynamiken der Radmodul-Aktoren in der Radmodul-Fithrungsgré3enbe-
stimmung beriicksichtigt.
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Abbildung 4.8: Regelkreis der Lenkwinkelregelung mit High-Gain-Luenberger-Beobachter, Zustandsriickfithrung
und Vorfilter sowie PI-Raddrehzahlregelung.






5 Auslegungsverfahren zur
Topologie-Optimierung

5.1 Ubersicht

In dieser Arbeit erfolgt die Optimierung des Fahrwerks durch das Auslegungsverfahren das
in diesem Kapitel prasentiert wird. Das Verfahren verwendet die detaillierte Modellierung
aus Kapitel 3 und die entworfene Fahrzeugfithrungsregelung aus Kapitel 4 als Simulations-
grundlage einer stochastischen Black-Box-Optimierung, die mit der Partikelschwarmopti-
mierung, siehe Anhang E.2, gelost wird. Eine optimale Parametrierung der geometrischen
Zusammenhange (Topologie) der Radauthiangung, die virtuellen Lenker und Drehpole des
White-Box-Fahrwerkmodells, wird bestimmt. Darauf aufbauend kann eine Konkretisierung
des Fahrwerks erfolgen. Das iterative Auslegungsverfahren zur Topologie-Optimierung un-
terteilt sich in eine Vorauslegung, eine Grundauslegung mit Black-Box-Optimierungen! so-
wie eine Nachauslegung.

Die Vorauslegung initialisiert das vollstindige Fahrzeugmodell aus Kapitel 3, wodurch auch
im Wesentlichen die Struktur und die Komponenten des Fahrzeugs festgelegt werden. Wei-
tere Elemente der Vorauslegung sind die Berechnung der Feder- und Dampferkonstanten
der Federbeine. Fiir die Réader werden deutlich hohere Massen angenommen, wodurch die
Auslegung abweichend von der Parametrierung aus der Literatur (gegeniiber beispielswei-
se [Mos16]) erfolgen muss. AnschlieSend wird die Parametrierung der kaskadierten Rege-
lungsarchitektur mit dem Entwurfsmodell aus Kapitel 4 und die Feinabstimmung mit dem
vollstandigen Modell durchgefiihrt. Die Vorauslegung schlief3t mit einer ersten Black-Box-
Optimierung zur Bestimmung der Hohe des Wank- und Nickzentrums. Ein Giitemafy wird
definiert, mit dem der Fahrkomfort innerhalb dieses Optimierungsschrittes optimiert wird.

In der Grundauslegung des Verfahrens erfolgt die Auslegung der virtuellen Drehpole und
Lenkerldngen der Radauthidngung fiir ein optimales kinematisches Verhalten der Radauthén-
gung. Die Grundauslegung unterteilt sich in die Bestimmung der kinematischen Kennwerte
in der Konstruktionslage sowie die Festlegung der Hebelarme und Drehpole. Zu beiden Black-
Box-Optimierungen werden geeignete Manover ausgewahlt. Im Fokus der Optimierung steht
die Reduzierung des Energieverbrauchs des Fahrzeugs tiber die Betrachtung der Verlustleis-
tungen der Radmodule. Dazu werden Gitemafle definiert, die den Energieverbrauch sowie

! Eigentlich sind es Grey-Box-Modelle, da diese sowohl aus White-Box-Ansitzen, z. B. die dynamischen Glei-

chungen des Fahrzeugaufbaus, als auch aus Black-Box-Modellen, z. B. das Reifenmodell, bestehen. Aus Sicht
des Optimierungsverfahrens ist allerdings nur das Ein- und Ausgangsverhalten relevant, weshalb ab hier durch-
gangig Black-Box-Modelle und -Optimierungen genannt werden.



98 5 Auslegungsverfahren zur Topologie-Optimierung

die Beriicksichtigung konstruktiver Empfehlungen aus der Literatur verwenden. Zwischen
beiden Schritten der Grundauslegung erfolgt eine manuelle Auswahl und Evaluation der Zwi-
schenergebnisse, wie von [Mad12] vorgeschlagen. Abbildung 5.1 stellt eine Iterationsschleife
der Black-Box-Optimierung der einzelnen Stufen des Auslegungsverfahrens dar.

Simulation

Manéver- . :
auswahl > Fahrzeug- :
Abschnitt 54 | o ; Fahrzeug- | .| GitemaBe R
: fu];n;ng; 1 modell —>|  berechnen MéTLAB ‘\
Parameter- : regetun Kapitel 3 i | Abschnitt 5.3 ¢
auswahl  |»|  Kapitel 4 P : IMULINK

Abschnitt 5.2 | !

Parameter- Sk nein Abbruchbeding- I \n sys

modulation Sl i ung erfillt?

optimierung
B
®

Optimales Ergebnis

OPTISLANG

Abbildung 5.1: Eine Iterationsschleife der Black-Box-Optimierung.?

Bei der Nachauslegung wird die Fahrzeugfithrungsregelung zusammen mit dem vollstin-
digen Modell und dem parametrierten Fahrwerk mit den Mangvern Parkieren, Drehen auf
der Stelle und Seitenwindempfindlichkeit getestet. Gegeniiber konventionellen Fahrzeugen
werden diese Mandver so ausgelegt, dass hohere Lenkwinkel benétigt werden, wodurch das
entworfene Fahrwerk tiber den konventionellen Bereich hinaus erprobt wird. Die Robustheit
des Ansatzes wird dadurch tiberpriift und eine Nach-Parametrierung der Fahrzeugfiihrungs-
regelung unter Beriicksichtigung des Modells mit parametriertem Fahrwerk durchgefiihrt.
Tests an einem umfangreichen Manéver® erfolgen in Kapitel 6 (Ergebnisse und Diskussi-
on), um erste realititsnahe Aussagen sowie weiterfithrende Aussagen tiber des resultierende
Fahrwerk-Design anzugeben.

Die einzelnen Stufen des Auslegungsverfahrens sind in Abbildung 5.2 aufgefiihrt.

Dieses Kapitel ist wie folgt unterteilt: In Abschnitt 5.2 werden die Parameter des Fahrwerk-
modells analysiert und relevante Optimierungsparameter daraus abgeleitet. Die den Black-
Box-Optimierungen zugeordneten Giitemafle werden in Abschnitt 5.3 bestimmt. Als Ein-
gangsgrofien der Black-Box-Simulationen werden Mandéver in Abschnitt 5.4 aufgefiihrt, de-
ren wesentlichen Merkmale herausgearbeitet und den einzelnen Stufen des Verfahrens zuge-

2 Bildquellen: https://www.okan.edu.tr/en/matlab-simulink/page/6996/
about-matlab-and-simulink/ (oben), https://www.ansys.com/de-de/products/platform/
ansys-optislang (unten), zuletzt abgerufen: 12.10.2021.

Dabei werden relevante Aspekte dieser Arbeit implizit beriicksichtigt, z. B. die Geschwindigkeitsunabhangigkeit
der Fahrzeugfithrungsregelung, die nicht durch die verwendeten Manéver des Auslegungsverfahrens abgebildet
werden konnen.


https://www.okan.edu.tr/en/matlab-simulink/page/6996/about-matlab-and-simulink/
https://www.okan.edu.tr/en/matlab-simulink/page/6996/about-matlab-and-simulink/
https://www.ansys.com/de-de/products/platform/ansys-optislang
https://www.ansys.com/de-de/products/platform/ansys-optislang
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Abbildung 5.2: Ubersicht iiber das Auslegungsverfahren mit den drei Stufen: Vorauslegung, Grundauslegung und
Nachauslegung.

teilt werden. Aufbauend auf diesen Ergebnissen werden die einzelnen Stufen des skizzierten
Auslegungsverfahrens in Abschnitt 5.5 detailliert zur Strategie zusammengefiihrt. Die grund-
legende Funktionsweise der Partikelschwarmoptimierung wird in Anhang E.2 vorgestellt.

5.2 Auswahl der Optimierungsparameter

In jeder Stufe des Auslegungsverfahrens werden Parameter berechnet oder optimiert. Ei-
nige Parameter, wie beispielsweise die Regelungsparameter oder die Feder- und Dampfer-
konstanten, werden durch Simulationen festgelegt oder direkt berechnet. Bei der Auslegung
des Fahrwerks werden Black-Box-Optimierungen durchgefiihrt, fiir die geeignete Optimie-
rungsparameter ausgewahlt werden miissen. Mit dem aufgestellten Modell des Fahrwerks,
siehe Abschnitt 3.4, sowie einigen grundlegenden Empfehlungen zur Fahrwerksauslegung
aus [EG17] und [PH13], die ein prinzipielles Verhalten betrachten und damit fiir alle Fahr-
werke giiltig sind, werden Parameter der Federbeine berechnet.
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Kinematische Kennwerte & Parameter des Fahrwerkmodells

Im Fokus des Auslegungsverfahrens steht die Topologie-Optimierung der Anbindung des
Rades an das Fahrzeug. Wie in Abschnitt 2.5 erldutert, wird dabei keine konkrete Radaufhén-
gung betrachtet, sondern eine virtuelle Anbindung tiber Hebelarme und Drehpole zur Bestim-
mung des kinematischen Verhaltens. Als Ausgangspunkt des Fahrwerksentwurfs werden die
Hoéhen des Wank- und Nickzentrums Ay, und hy, als Optimierungsparameter

CK = (hWZ7 hnz) (51)

festgelegt. In der Vorauslegung, siehe Abschnitt 5.5.1, werden diese durch eine erste Black-
Box-Optimierung und der PSO, siehe Abschnitt E.2, bestimmt.

Zur Auswabhl der zu beriicksichtigenden kinematischen Kennwerte werden zunéchst einige
kinematische Kennwerte in Tabelle 5.1 ihrer Funktion bei der konventionellen Fahrwerks-
konstruktion gegeniibergestellt. Dabei kann die Spurhaltestabilitat durch einen Fahrer ver-
nachlassigt werden, da dieser nicht betrachtet wird. Ebenfalls ist die Lenkungsriickstellung
im Wesentlichen ein auf den Fahrer abgestimmtes Verhalten, das die Kontrolle tiber das Fahr-
zeug verbessert [PH13]. In dieser Arbeit iibernimmt eine Regelung diese Aufgabe. Eine Un-
terstiitzung der Stellgrofien ist hier wiinschenswert, allerdings ist die Energiebilanz nicht
eindeutig, da das Einstellen eines Lenkwinkels entgegen der Riickfithrung durch die Nach-
laufstrecke arbeitet. Dieser Aspekt wird deshalb durch die Betrachtung der aufgebrachten
Energie zum Einstellen eines Lenkwinkels beriicksichtigt. Die Spur bzw. Vorspur des Fahr-
zeugs als Mafinahme zur Verbesserung der Geradeausfithrung und dem Einstellen des Uber-
und Untersteuerns wird durch die Fahrzeugfithrung tibernommen, wodurch flexibler, gegen-
iiber einer starren Festlegung durch die Fahrwerkmechanik, Einfluss auf das Fahrverhalten
genommen wird.

Direkt betrachtet werden die Hebelarme der Storkrifte und Momente. Diese sind in Ab-
schnitt 3.5 modelliert worden und haben somit direkten Einfluss auf die Auslegung der Rad-
authangung. Die Unterstiitzung der Seitenkraftiibertragung durch das Fahrwerk als wesent-
liches Element der Querfithrung des Fahrzeugs wird in dieser Arbeit indirekt tiber den Ener-
gieverbrauch betrachtet. Da keine Schitzung der Sturz-Seitenfithrungskraft erfolgt, ist zu
untersuchen, wie der Sturz durch das Verfahren ausgelegt werden sollte und wie die Fahr-
zeugfithrungsregelung zusammen mit dem Fahrwerk das Fahrzeugverhalten bestimmt.

Basierend auf den Funktionen der kinematischen Kennwerte, werden einige Empfehlungen
zur Auslegung der Radaufhidngung aus der Literatur in Tabelle 5.2 zusammengefasst. Dabei
konnen einige Zielbereiche der Parameter unmittelbar auch fiir ein 4WD4WS identifiziert
werden. Die Spreizungswinkel- und Nachlaufwinkeldnderungen Ao und A7 sollen sich mit
der Radfederung nur wenig dndern, damit eine harmonische Fithrung des Fahrzeugs fiir den
Fahrer erzeugt wird [EG17]. Dieser Aspekt ist durch die verwendete Fahrzeugfithrungsre-
gelung nicht mehr relevant, weshalb keine detailliertere Betrachtung zur Auslegung dieser
Kennwerte erfolgt. Der Sturzwinkel als mafigebliche kinematische Grofle zur Seitenkraft-
iibertragung wird fir das 4WD4WS vertiefend diskutiert.
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Tabelle 5.1: Kinematische Kennwerte und deren Funktion bei der Fahrwerkskonstruktion.

Funktion Zugeordnete kinematische Kennwerte

Sturzwinkel

Seitenkraftiibertragung Nachlaufwinkel +

Nachlaufstrecke ny
Spreizungsversatz r,
Lenkrollradius 77,

Hebelarme fur Storkrifte
und -momente

Nachlaufstrecke n
Spurhaltestabilitit ACTIALISTECRE T
Spur, Vorspur

Nachlaufstrecke ny

Lenkungsriickstellung Spreizungswinkel o

Tabelle 5.2: Empfehlungen zur Auslegung der kinematischen Kennwerte aus dem Stand der Technik
([PH13],[EG17]).

Parameter Zielbereich  Begriindung

Spreizungsversatz 7, re =0 Niedriges Riickstellmoment beim Anfahren

Nachlaufstrecke ny. ng — Omit  Seitenwindempfindlichkeit niedriger

ng >0 Verringerter Einfluss der Straflenunebenheiten
Lenkrollradius 77, r, — 0 Niedriges Riickstellmoment beim Anfahren
Sturzwinkel [~Ymax, 0] ~ Wird nachfolgend diskutiert
Sprelzungs.— und" Aoc — 0 Niedrige Anderung beim Einfedern des Rads
Nachlaufwinkeldnder- }

AT =0 Harmonisches Fahrwerkverhalten

ungen Ao und A1

Der Sturzwinkel des Rads bestimmt die Reifenaufstandsflache, den Kontakt zwischen Fahr-
zeug und Fahrbahn, und damit die Kraftiibertragung. In [Mat07] wird beschrieben, dass eine
progressive Zunahme des Sturzes mit dem Einfederweg ideal ist, wihrend in [EG17] ein pro-
portional zum Einfedern zunehmender negativer Sturz die Fahrzeugfithrung verbessert. In
der Konstruktionslage wird g = 0 vorgeschlagen sowie eine moglichst geringe Anderung
in einem kleinen Bereich um diese Konstruktionslage. Ein negativer Sturz am kurvenaufe-
ren Rad erhoht die Querfithrungskraft und verringert das Riickstellmoment der Lenkung.
Die Radlast beeinflusst dieses Verhalten, weshalb Wanken des Fahrzeugaufbaus wihrend der
Kurvenfahrt méglichst niedrig sein sollte. Zusammenfassend ist eine Neigung des Rades zum
Kurvenmittelpunkt anzustreben.

Beim 4WD4WS konnen die Lenkwinkel der Radmodule unabhéngig voneinander eingestellt
werden. Bei Kurvenfahrten wird allerdings beobachtet, siehe Anhang C.3, dass an der Hin-
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terachse mit- oder gegensinnig zur Vorderachse gelenkt wird, was vom Kurvenradius und
der Fahrzeuggeschwindigkeit abhéngig ist. Bei der beschleunigten Kreisfahrt kann dabei ein
Ubergang von einem zum anderen Verhalten beobachtet werden. Fiir eine Linkskurve wird
das Lenkungs- und Sturzverhalten beispielhaft in Abbildung 5.3 dargestellt. Abgebildet sind
die Lenk- und Sturzwinkel zusammen mit der erwarteten Seitenfithrungskraft, dem Federweg
des Rades und der wirkenden Beschleunigung auf den Fahrzeugschwerpunkt in der (€, €, )-
und (€&, €,)-Ebene. Das in der Gleichung (3.32) definierte Vorzeichen ist zu beachten, ein
negativer Sturz zeigt zur Fahrzeugmitte.

Fiir das 4WD4WS gibt es bislang keine Systematik zur optimalen Auslegung der Sturzwinkel.
Zunichst wird dazu Gleichung (3.74) betrachtet, wobei die Terme Ay! und — X, ;6 tan(7) den
Sturzwinkel beeinflussen. Mit —\, ;0 tan(7) folgt fiir einen positiven Nachlaufwinkel, dass
das Vorzeichen von ¢ iiber das Vorzeichen der Sturzwinkelanderungskomponente entschei-
det. Wird Abbildung 5.3 betrachtet gilt fiir die Vorderachse, dass die Sturzdnderung durch eine
Lenkwinkeldnderung beider Radstellungen zur gewiinschten Sturzwinkeldnderung fithrt. An
der Hinterachse fithrt eine gleichsinnige Radstellung zur gewiinschten Sturzidnderung, eine
gegensinnige Radstellung, siehe Abbildung 5.3, allerdings dieser entgegen.

Uber Gleichung (3.71), den Term Ay! = — Ao, kann die Sturzinderung durch die Spreizungs-
winkeldnderung Ao analysiert werden. Wird eine ideale Fahrbahnoberfldche ohne Schlaglo-
cher oder andere Stérungen betrachtet, wird der Radhub bei einer Kurvenfahrt im Wesentli-
chen durch das Triagheitsmoment des Fahrzeugaufbaus bestimmt, der sich bei einer Kurven-
fahrt zur Kurvenauflenseite neigt und dadurch die Rader ausfedern. Es resultiert Ao < 0,
was zu einer positiven Sturzwinkelinderung A~! fithrt. Beim Einfedern resultiert Ao > 0,
wodurch die Sturzinderung infolge der Radhubbewegungen "¢ in allen Fillen zu einer Nei-

z

gung des Rades in die Richtung des gewiinschten Sturzwinkels resultiert [L.20b].



5.2 Auswahl der Optimierungsparameter 103
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Abbildung 5.3: Verhalten des Sturzwinkel beim Kurvenfahren in Abhéangigkeit des Lenkwinkels und des Ein- bzw.
Ausfederns zur resultierenden Seitenfithrungskraft.
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Damit der Sturzwinkel des Rades zu einer Verbesserung der Seitenfithrung fithrt, wird schlief3-
lich ein negativer Sturzwinkel an den kurvenaufleren und ein positiver Sturzwinkel an den
kurveninneren Radern gefordert. Bei den Durchfithrungen der Black-Box-Optimierungen ist
deshalb zu tberpriifen, ob die Sturzwinkeldnderung der Radbewegung entsprechend folgt.
Diese Bedingung ist eine zusétzliche Abbruchbedingung bei der Grundauslegung des Verfah-
rens. In Algorithmus 1 ist der Algorithmus zur Beurteilung, ob die Anforderungen an eine
Sturzénderung erfiillt sind oder nicht, aufgefiihrt. Dabei erfolgt erst eine Abfrage, ob die Ge-

, die aktuelle Sturzwinkeldnderung A~ und der Radhub
274 eines Rades die korrespondierenden Schwellwerte |vhd , Ay und 29 iiberschreiten.
Entspricht das Vorzeichen der Sturzwinkeldnderung schlieBlich unter diesen Bedingungen

schwindigkeit des Fahrzeugs ‘vhd

nicht dem Vorzeichen des Radhubes nach
!
sgn(zVd) = —sgn(A~) (5.2)

bricht die Simulation ab und der aktuelle Parametersatz wird verworfen.

Algorithmus 1 Algorithmus zur Beurteilung der Sturzwinkelanderung wahrend einer Op-
timierungsschleife

wd Z'Wd

z 7z

1. procedure STURZBEDINGUNGEN("Uhd |,|vPd | AY,Avz

2: if ‘vhd|>’vhd‘ and Ay>Ay and z¥¢>27¢ then

3: if sgn(2V) # —sgn(Ay) then

4 Optimierung beenden und Parametersatz verwerfen
5% end if

6: end if

7. end procedure

Das Resultat dieses Vorgehens ist, dass in einem definierten Bereich um die Konstruktions-
lage mit Ay Anderungen des Sturzwinkels mit beiden Vorzeichen erzeugt werden kénnen.
Mit dem ?ﬁchwindigkeitsschwellwert ’vhd| wird die Relevanz der zusétzlichen Seitenfiih-
rungskraft ab einer bestimmten Fahrgeschwindigkeit ausgedriickt. SchliefSlich erfolgt nur
ein Abbruch der Optimierung, wenn das Verhalten fiir eindeutiges Ein- und Ausfedern nicht
dem erwarteten entspricht. Dies wird durch den Schwellwert der vertikalen Bewegung des
Rades x!'¢ iiberpriift. Ein Vorteil dabei ist, dass die Radhubkinematik zur Bestimmung des
Verhaltens von Ao und At gefithrt wird, da diese Grofien keinen direkten Einfluss auf das
Giitemafy der Optimierung haben. Dadurch wird der Losungsbereich des Optimierungsver-
fahren eingeschrénkt, allerdings nur fiir Bereiche, in denen kein positiver Einfluss auf das
Fahrzeugverhalten erwartet wird.

Initiale Kennwerte & Symmetrie

In der Konstruktionslage des Fahrzeugs wird die Orientierung des Rades uiber die initialen
Werte der kinematischen Kennwerte vorgegeben. Diese Grolen sind zeitinvariant und wer-
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den in der Grundauslegung des Auslegungsverfahrens mit einem Geradeauslauf des Fahr-
zeugs direkt als Optimierungsparameter betrachtet.

Bei der Optimierung der kinematischen Kenngrofien und der Parameter der Geometrie der
Radaufhéngung ist es, analog zur konventionellen Fahrwerkskonstruktion, zielfithrend die
linke und rechte Fahrzeugseite symmetrisch auszulegen. Dadurch bleibt das Fahrzeugver-
halten unabhéingig von der gefahrenen Kurvenrichtung gleichbleibend. Kurveninneres und
-dufleres Rad werden dadurch wihrend der Optimierungsschleifen gemeinsam betrachtet,
wodurch ein Fahrmandver ausreicht, um die relevanten Eigenschaften abzubilden. Schlief3-
lich verkiirzt sich dadurch das Optimierungsverfahren. Die Festlegung der Symmetrie an der
Vorder- und Hinterachse erfolgt nach Tabelle 5.3, wodurch die Optimierungsparameter

Co = (Y0,v1,Y0,h15 T0,v15 00 h1s T0,v1, T0,hl, Tk, 0,v1s Tk,0,h1s TL,0,v15 L0, ) (5.3)

zur Beschreibung der Fahrwerkskinematik in der Konstruktionslage festgelegt sind.

Tabelle 5.3: Optimierungsparameter: Initiale kinematische Kennwerte der Radauthangung.

. . . . Lenkroll-
Sturzwinkel  Spreizungswinkel Nachlaufwinkel Nachlaufversatz &
radius
Y0,v1 = Y0,vr 00,v1 = 00,vr To,vl = T0,vr Nk,0,v1 = Nk,0,vr  TL,0,v1 = T'L,0,vr
Yo,hl = 7Y0,hr 00,hl = 00,hr To,hl = T0,hr Nk,0,hl = Nk,0,hr  TL,0,hl = TL,0,hr

Durch die Kopplung sowie die dynamische Verdnderung wihrend eines Mandévers ist eine
direkt Optimierung der kinematischen Kennwerte als Optimierungsparameter nicht zielfiih-
rend. Bei der Herleitung des Fahrwerkmodells sind allerdings Léngen virtueller Hebelarme
und Hohen virtueller Drehpole definiert worden, die konstant sind und die Ortskurven der
Radhub- und Radlenkkinematik sowie die Raderhebungskurve fithren. Diese Parameter sind
in Tabelle 5.4 aufgefithrt und werden im zweiten Optimierungsschritt der Grundauslegung
als Optimierungsparameter verwendet. Dabei wird eine Symmetrie zwischen der linken und
rechten Fahrzeugseite angenommen, wodurch die geometrischen Groéfien als Optimierungs-
parameter

CG = (hl,va hl,ha va Lh7 la,va la,h7 l?",vv lr,h7 lb,v7 lb,h) (5~4)
fur die Vorder- und die Hinterachse verwendet werden.

Zusammenfassend sind die Optimierungsparameter des Auslegungsverfahrens die Hohe des
Wank- und Nickzentrums (y, als Parameter des Fahrwerkmodells, die Kennwerte in Kon-
struktionslage ¢, sowie die virtuellen Drehpole und Hebelarmlangen ¢ ;; der Radauthédngung.
Zielbereiche der kinematischen Grof3en Nachlaufstrecke ny, Spreizungsversatz r, und Len-
krollradius 71, sind in Tabelle 5.2 aufgefiihrt, eine Bedingung an die Auslegung des Sturzwin-
kels v durch Algorithmus 1 wird beriicksichtigt.
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Tabelle 5.4: Optimierungsparameter: Virtuelle Lenkerlangen und Drehpolh6hen der Radauthédngung.

Hohe Lange der Federbein- Radhebelarm Abstand Rad-
Langspol Lenkachse hebelarm triager zu Drehpol
hl,v Lv lb,v lr,v la,v
hin Ly, lbn lrn lan

5.3 Giitemafle

Das Auslegungsverfahren verwendet ein Gutemafl zur Quantifizierung des Fahrkomforts in
der Vorauslegung und ein Giitemaf} zur Bestimmung des Energieverbrauchs in der Grund-
auslegung. Das Komfortgiitemafl wird in Abschnitt 5.3.1 prasentiert, das Energiegiitemaf} in
Abschnitt 5.3.2. Zur Berticksichtigung einiger konstruktiver Empfehlungen aus der Literatur,
siehe Tabelle 5.2, wird das Energiegilitemaf in diesem Abschnitt um kinematische Kennwerte
so erweitert, dass eine Minimierung dieser durchgefiihrt wird.

5.3.1 Komfortbetrachtung

Damit ein quantitatives Gutemaf} im Auslegungsverfahren verwendet werden kann, wird in
diesem Abschnitt ein Komfortmaf3 auf Basis der BS 6841 Norm, Guide to measurement and
evaluation of human exposure to whole-body mechanical vibration and repeated shock, ([Bri87])
préasentiert. Die BS 6841 beschreibt Methoden zur Quantifizierung von Schwingungen und
Stoflen in Bezug auf die menschliche Schwingungswahrnehmung sowie das Auftreten von
Motion Sickness [SZKA20]. Weitere Metriken zur Bewertung des Fahrkomforts hochautoma-
tisierten Fahrens werden beispielsweise in [DL18] diskutiert.

Die Ausgangsgrofle der Normen ist der Wert Ei, welcher eine Summe gemittelter, gewich-
teter Beschleunigungsmessungen abbildet. Neben der zeitlichen Auflosung der Messungen
ay, erfolgt eine Transformation in den Frequenzbereich und eine erste Gewichtung relevan-
ter Frequenzen im Frequenzspektrum. Anschlieffend erfolgt die Riicktransformation in den
Zeitbereich und eine zweite Gewichtung. Eine Klassifizierung der BS 6841 erfolgt wie in Ta-
belle 5.5 aufgefiihrt.

Die Messungen erfolgen an drei Messstellen, der Riickenlehne, dem Sitz und der Fufiplatte,
wie in Abbildung 5.4 dargestellt. Zur Berechnung der wahrgenommenen Beschleunigungen
ay ;, mit j = 1,2,3 (Sitz, Rickenlehne, Fu3platte), an diesen Messstellen, wird die Glei-
chung

ax,j = Qgp + (Grot X 25) + Vrot X (Vrop X 25) (5.5)
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Tabelle 5.5: Klassifizierung des Komfortmafies Ei nach BS 6841.

EE inms~2 Komfortlevel

< 0,315 Nicht unkomfortabel
0,315 bis 0,63 Etwas unkomfortabel
0,50 bis 1,00 Merklich unkomfortabel
0,80 bis 1,60 Unkomfortabel

1,25 bis 2,50 Sehr unkomfortabel

> 2,00 Extrem unkomfortabel

verwendet. Hierbei sind as, = (as, ay, a.) die translatorischen Beschleunigung im Schwer-
punkt, a,ot = (0, ¢,1) die rotatorischen Beschleunigungen und v,.; = (6, ¢,v) die ro-
tatorischen Geschwindigkeiten. Die rotatorischen Elemente wirken tiber die Hebelarme z;
mit

0,2m —0,05m 0,45m
z1=(035m|, zo=| 035m |, 2z3=1| 040m (5.6)
0,45m 0,35m —0,25m

als translatorische Beschleunigungskomponenten an den Messstellen®. Eine Anpassung der
Messstellen durch eine Betrachtung der Beschleunigungen am Kopf bzw. dem Gleichgewichts-
organ (Ohr) wire hinsichtlich der Motion Sickness eine mogliche Erweiterung.

Zur Bestimmung der Metrik fﬁ werden die Beschleunigungskomponenten der Messtellen
achsenweise in einem Auswertungsintervall Tx gemessenen. Die Messdaten fiir ay ; .., ax,j,y
und ay ;. werden mit der Fouriertransformation, hier beispielsweise fiir die €; ,-Achse ge-
zeigt, mit

oo

Axja(f) = / ay,jze” 2t (5.7)
— 00

in den Frequenzbereich Ay ; ,(f) iberfihrt. Hierbeiist i die imaginére Einheit. Das Frequenz-

spektrum Ay ; ,(f) wird mit der Fensterfunktion F} ,(f), Definitionen siehe Tabelle A.6 in

Anhang A.5, im Frequenzbereich multipliziert. Das gefilterte Signal im Zeitbereich ay ; , re-

sultiert nach der inversen Fouriertransformation nach

- / Ao (F)E;a(f)eXm1dy. (5.8)

Die gewichteten Beschleunigungskomponenten ay ; .. der Messstellen werden abhéangig vom
Crest-Faktor ¢ gemittelt [Bos14]. Dieser Faktor setzt die maximal wirkende Beschleunigung
in das Verhaltnis zum Effektivwert durch die Gleichung

_ max(|ax,;,z|)

= : (5.9)
Qxkj,x

4 Werte aus [Gri90].
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Abbildung 5.4: Messstellen der BS 6841 am Beispiel eines Fahrers.

wobei der Effektivwert ay_; . zunéchst iiber die Root-Mean-Square-Berechnung (RMS) nach

_ 1 [Ia

VN Ta g

ag,j,z dt (5.10)

0
bestimmt wird. Resultiert fiir den Crest-Faktor ¢y > 6 wird fiir die nachfolgenden Berech-
nungen die Effektivwertbestimmung mit der Root-Mean-Quad-Berechnung (RMQ) nach

- IR
ke RMQ = | ﬁ/o a, ; At (5.11)

durchgefiithrt. Die Komfortmetrik EE resultiert schlieB8lich aus dem Betrag der gewichteten,
aufsummierten Beschleunigungskomponenten der Achsen sowie der rotatorischen Beschleu-
nigungen a,ot,;, ebenfalls mit den Gleichungen (5.7) bis (5.11) verarbeitet zu Emt’ .z » mit der
Gleichung

(k'rot,jarot ,j,z) ? 5

3
(ky i) + D (ke gl =)+
=1

1 Jj=1 J

(Ea o) +
1 i

¢

3 3
ay =

J
(5.12)
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wobei die Gewichtungen (ky j, ky.j, k2. j, krot,j) aus Tabelle A.6 verwendet werden.

Durch die Berticksichtigung der translatorischen sowie rotatorischen Beschleunigungen ver-
wendet das gewéhlte Glitemaf} Ei der BS 6841 genau diejenigen Groflen, die durch die Fahr-
zeugfithrungsregelung und die Auslegung des Fahrzeugs, bzw. hier insbesondere des Fahr-
werks, beeinflusst werden konnen.

Der Fahrkomfort wird schliefSlich mit dem Wert Eli des Algorithmus der BS 6841 Norm quan-
tifiziert. Wird dieser Wert minimiert, erfolgt eine Steigerung des Fahrkomforts. Es resultiert
das Giitemaf} .J, fiir den Fahrkomfort zu

(5.13)

C

Jo =

5.3.2 Leistungsbetrachtung

Die Betrachtung des Energieverbrauchs des 4WD4WS basiert auf der Analyse der Nutz- und
Verlustleistung des Fahrzeugs und der Radmodule. Wesentliche Stérgrofien des Raddrehzahl-
und Lenkungssystems sind in Abschnitt 3.5.2 aufgefithrt und beeinflussen die Verlustleistung.
In diesem Abschnitt werden die Nutz- und Verlustleistungen fiir die einzelnen Elektromoto-
ren der Radmodule beschrieben. Die relevanten Leistungsgrofien sind in Tabelle 5.6 aufgelis-
tet.

Tabelle 5.6: Leistungsbetrachtung der Radmodule.

Variable  Beschreibung Erlauterung

Py Verlustleistung des Antriebsmotors

. B. Eisen- und Kupf lust
Pus Verlustleistung des Lenkmotors z 1sen- und Rupterveriuste

P Traktionsleistung des Antriebsmo- Antrieb und Bremse des Rades zum
T,w

tors Beschleunigen des Fahrzeugs
Pus Lenkleistung des Lenkaktors Einstellen eines Lenkwinkels und
’ Haltemoments
Pa, Rollwiderstandsverluste Rollwiderstand zwischen Reifen und
’ Fahrbahn
P Schlupfverluste Verlustleistung durch

Langs- und Querschlupf Kk,

Die in Tabelle 5.6 aufgelisteten Leistungen haben bei Fahrten auf verschiedenen Straflenarten
(Stadt, Landstrafle, Autobahn) unterschiedliche starken Einfluss auf den Gesamtenergiever-
brauch. Eine typische Verteilung bezogen auf Reifen-, Antriebs-, Luft und Beschleunigungs-
widerstdnde nach [EG17] ist in Abbildung 5.5 aufgefiihrt.

Der durch den Reifen verursachte Rollwiderstand Py, ist die Summe aus Walkwiderstand,
Reibungswiderstand und Luftwiderstand und erzeugt mit einem Anteil von 80%-95% den
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Abbildung 5.5: Zusammensetzung des Fahrwiderstandes fiir verschiedene Streckentypen [EG17].

Hauptteil der Verlustleistung des Reifens [EG17]. Schlupfverluste durch Langs- und Quer-
schlupf P, ., werden hier dem Reifenwiderstand zugeordnet. Fahrwiderstande durch den
Antriebsstrang beziehen sich im Wesentlichen auf Komponenten des konventionellen Fahr-
zeugs, beispielsweise Kupplung und Getriebe. Durch die betrachtete radnahe Anbindung der
Elektromotoren, kénnen dabei prinzipiell Verluste reduziert werden. Die Verlustleistungen
Py und Py, der Elektromotoren werden der Verlustleistung des Antriebsstranges zuge-
ordnet. Der Luftwiderstand kann nur gering durch die Ansteuerung des Fahrzeugs beeinflusst
werden und wird in dieser Arbeit als Storgrofie bei Experimenten zum Beurteilen der Rege-
lungsgiite verwendet. Wie in Abbildung 5.5 gezeigt, fithrt der Luftwiderstand maf3geblich
bei Geradeausfahrten auf Landstraflen und Autobahnen zu Energieverlusten und stellt dabei
den grofiten Anteil der Fahrtwiderstdnde dar. Die im Wesentlichen in der Stadt wirkenden
Beschleunigungswiderstande werden durch Pr , und Py, 5 abgebildet.

Mit dieser Zusammenfassung wird gezeigt, dass die in dieser Arbeit betrachteten Verlustleis-
tungen den Uber die Ansteuerung beeinflussbaren Teil der Energieverbraucher darstellt. Als
Grundlage des Glitemaf3es zur Energiebetrachtung werden die Verlustleistungen nachfolgend
beschrieben.

Verlustleistungen der Elektromotoren Py, P, s

Die Elektromotoren der Aktoren arbeiten nicht verlustfrei. Die Verlustleistungen der Elek-
tromotoren, z. B. Eisen- und Kupferverluste, sind abhéngig vom Arbeitspunkt der Maschine.
Weitere an die Elektromotoren angeschlossene elektrische Komponenten, z. B. Stromrich-
ter oder Zwischenkreiskondensatoren, werden in dieser Arbeit nicht betrachtet, wodurch
sich auf die unmittelbaren Verluste der Elektromotoren tiber Verlustkennfelder beschrankt
wird.
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Die verwendeten Drehzahl-Drehmoment-Verlustleistungs-Kennfelder sind in Abbildung 5.6
dargestellt.’ In dieser Arbeit wird vereinfacht angenommen, dass die acht verwendeten Elek-
tromotoren vom gleichen Typ mit gleichen Verlusten sind. Solche Kennfelder werden fiir
Elektromotoren am Priifstand ermittelt. Dadurch, dass die Elektromotoren zum Antreiben
und Bremsen verwendet werden, erfolgt eine Erweiterung des 1. Quadranten des Kennfel-
des durch Spiegelung an der x- und y-Achse, wodurch ein Kennfeld mit vier Quadranten
resultiert. Die Verlustleistungen der Elektromotoren Py, 4, Pu,s,; werden schlieflich zum
aktuellen Arbeitspunkt iiber die anliegenden Drehmoment M, ; und M5 ; sowie die Drehzahl
w; und die Anderung des Lenkwinkels 6; aus dem Kennfeld ausgelesen.

g 10 W
TR
~ R
£ “.\\\\}}}‘&%&\}}}}3&{}3&3}3%8&tﬁgﬁs}!\
TRy
~ e
= 5 “ R R
e '0, RS,
ARRRRIRRR R,
ek
";\:tt‘g:t‘;:::t;:::;::: NN
"0'\3‘?\‘ ataastae
0 QLR
1000
0 0 500
. .1 : -
M in Nm n min M in Nm n min
(a) Quadrant I (b) Quadranten I-IV

Abbildung 5.6: Kennfeld der Motorverluste Pyp,.,,; und Pyp 5,; einer permanenterregten Synchronmaschine. Mo-
torverluste in kW iiber der Drehzahl in min~! und dem anliegenden Drehmoment in N m fiir
den ersten Quadranten (links) sowie der Erweiterung fiir negative Drehmomente und Drehzahlen
(rechts).

Traktionsleistung des Antriebsmotors Pr
In jedem Radmodul wird ein Traktionsmotor, der den Vortrieb und das Bremsen des Fahrzeug

umsetzt, verwendet. Die Traktionsleistung Pr ,, ; berechnet sich aus dem Drehmoment M, ;
und der Rotationsgeschwindigkeit des Rades w; zu

Pri=M, w;. (5.14)

Das gezeigte Verlustkennfeld einer permanenterregten Synchronmaschine wurde von KA-Racelng e.V. Karlsruhe
bereitgestellt, wobei die Daten so angepasst wurden, dass das qualitative Verhalten einem realen Verlustkennfeld
entspricht, aber mit den tatsachliche Werten keine Riickrechnung auf das originale Verlustkennfeld erfolgen
kann.
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Lenkleistung des Lenkaktors P, 5

Der Elektromotor zur Lenkung ist in der Regel nicht unmittelbar an der Hochachse €, . des
Rades angeordnet, weshalb die Achse iiber Spreizung- und Nachlaufwinkel angeglichen wird.
Fir die Lenkleistung des Lenkaktors Py, 5 resultiert

Prsi= MazéL cos(o;) cos(7;). (5.15)

Diese Leistung wird mit der Winkelgeschwindigkeit des Lenkwinkels b; bestimmt. Fiir den
Lenkwinkel sind zunéchst nur geringe Beschleunigungswerte zu erwarten, wodurch das Pro-
dukt 6.719(t) aus Modellgleichung (3.6) zu vernachlissigen ist. Ebenfalls sollte der Wider-
standskoeffizient ds durch die Konstruktion nur geringen Einfluss auf den Energieverbrauch
haben. Schliellich sind die Storgroflen Ms q ; mafigeblich fiir den Energieverbrauch des Len-
kungssystems. Diese liegen allerdings auch am Lenkaktor an, wenn keine Lenkbewegung
ausgefiihrt wird. Damit eine Abschatzung iiber den Energieverbrauch dieses Haltemoments
beriicksichtigt werden kann, wird das Kennfeld aus Abbildung 5.6 verwendet, um die Verlus-
te fiir M5 q,; zu bestimmen. Innerhalb des Kennfeldes steigen die Verluste proportional zum
anliegenden Drehmoment auch fiir 5 = 0.

Der wesentliche Einfluss auf die Verringerung der Verlustleistung bei der Auslegung des Fahr-
werks resultiert schliefSlich durch die Minimierung des Stormoments M; 4 ; im Lenkungssys-
tem.

Rollwiderstandsverluste Py ,

Die Rollwiderstandsverluste resultieren unmittelbar aus dem Verlustdrehmoment (3.99) mit
dem geschwindigkeitsabhiangigen Koeffizienten k., (vg, ;) nach Gleichung (3.98) zu

Prw = |Vay,il Moy arw

wa (5.16)

= |Vay,i| Fr ik (Vayi)r

Schlupfverluste P,

Langsschlupf des Rades r ; fithrt zu einer weiteren Verlustleistung. Diese tritt auf, wenn
die translatorische Geschwindigkeit v, ; des Rades nicht mit dessen rotatorischer w; tber-
einstimmt, der Reifenlatsch gleitet in Teilen tiber die Fahrbahn. Diese Verlustleistung sollte
in der Energiebilanz beriicksichtigt werden [Eck15]. Die Berechnung erfolgt durch

~ —1
|K/x,i| 61’,.%7-2 Fa:y7i~ (517)

Py w; = c08(Ky. i) [Vay i

Die Verlustleistung durch den Querschlupf «, ; wird ebenfalls in [Eck15] bestimmt. Durch
die Definition des Reifenkoordinatensystems aus Abschnitt 3.1 folgt fiir die Verlustleistung
durch den Querschlupf

P.5, = —sin(ky ;) [Vgy.i é'nyT;lny,i. (5.18)
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5.3.3 Energiebetrachtung

Zur Bestimmung eines geeigneten Giitemafles des Energiebedarf werden die Leistungsgro-
en aus Tabelle 5.6 analysiert. Dabei ist zunéchst zu beriicksichtigen, dass der Einfluss der
kinematischen Kenngrofien auf die Traktions- und Verlustleistung der Traktionsmotoren ge-
genuber den verbleibenden Leistungen des Radmoduls gering ist, da die kinematischen Kenn-
groflen die Stérdrehmomente der Lenkungsdynamik beeinflussen, die Storgroen der Rad-
drehzahldynamik jedoch mafigeblich durch die Fahrgeschwindigkeit verstirkt werden, siehe
Abschnitt 3.5. Ein Giitemaf3 wiirde deshalb wesentlich von den Leistungen der Traktionsmo-
toren getrieben werden, die wiederum durch das Fahrzeuggewicht, den Luftwiderstand so-
wie die Trajektorienplanung, hier im wesentlichen die Fahrzeuggeschwindigkeit, vorgegeben
werden. Das Guitemaf3 zur Bestimmung des Energiebedarfs wird deshalb aus den Leistungen
aus Tabelle 5.6 ohne Py, und Pr  zusammengesetzt. Bei der Diskussion der Ergebnisse
in Kapitel 6 wird der Energieverbrauch des Traktionsmotors analysiert, um ein von diesen
Annahmen abweichendes Verhalten zu identifizieren.

Es resultiert die Leistung P; fir ein Radmodul

Py =Pus+Prs+ Prow+ Paw (5.19)
und dessen Energiebedarf
to+Ta
B = / P; dt. (5.20)
to

Fiir das gesamte Fahrzeug resultiert das Glitemaf zur Energieoptimierung zu

4
Jg=E=) E;. (5.21)
i=1

Dieses Gutemaf} wird in der Stufe der Grundauslegung zur Bestimmung der initialen kine-
matischen Kennwerte verwendet.

Damit die Empfehlungen zur Fahrwerkskonstruktion, siehe Tabelle 5.2, beriicksichtigt wer-
den, wird das Giitemafl Jg der Energiebetrachtung erweitert. Mit dem Ziel die Nachlauf-
strecke ny, den Spreizungsversatz r, sowie den Lenkrollradius 71, zu minimieren, erfolgt die
Ergianzung dieser Terme im Giitemaf3, wodurch

ot T S
ke "

Jo=FE+ | kgps o I (5.22)
kg3 L

mit den aufsummierten Werten der drei Kennwerte wihrend eines Mandvers

to+Ta 4

e = / S sl dt, (5.23)
to i=1
4

to+Ta
To = / > lroaldt (5.24)
to i=1
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und
4

to+Ta
L = / > lrel dt (5.25)
to i=1

sowie den Gewichtungsfaktoren kp = (l;: Bl k .2, k E73> resultieren. Damit zwischen der

Optimierung der Energie und den kinematischen Grofien gewichtet werden kann, werden
die Gewichtungsfaktoren k g so definiert, dass eine Normierung zwischen den kinematischen
Grofien und gegentiber dem Energieterm E erfolgt. SchlieBllich resultiert das Giitemaf3

kpa\ " (Yo T
Je=FE- |1+ |kgo| | Yoo To (5.26)
kg3 Vs TL

durch die Gewichtungsfaktoren

= T
ke kg - Efmos\ "

kpo | =\ke2-E/rs | (5.27)
kg3 ks EBfrio

wobei die Normierung der Kennwerte iiber die Werte in Konstruktionslage 7y i, 75,0,; und
T1,0,; iber dem Manéver mit der Lange TA nach

to+Ta 4

Tk,0 :/ > Inio.il dt, (5.28)
to i=1
to+Ta 4

WZ/ > Ireo.ldt (5.29)
to i=1

und

to+Ta 4

TL,0 :/ > lrLoaldt (5.30)
to i=1

erfolgt. Der Einfluss der Minimierung der kinematischen Kennwerte am Giitemaf§ J. wird
tber kg = (kg 1, kg2, kg 3) gewichtet. Eine weitere relevante Rolle haben die Eintrage in
kg, wenn die Normierungswerte 1y g, o0 und 77, ¢ sehr klein und dadurch die Gewichtung
der Kinematik ungewollt grofy wird. Solche Félle sind nach der Auslegung der initialen kine-
matischen Kennwerte manuell zu ermitteln, um darauf aufbauend eine geeignete Gewichtung
kg zu wihlen.

5.4 Manoverauswahl

Die Referenztrajektorien der verwendeten Manéver im Auslegungsverfahren bilden die Grund-
lage der Ursache-Wirkungs-Zusamemnhinge sowie der darauf aufbauenden Interpretatio-
nen der Ergebnisse. Fiir die Black-Box-Optimierungen der Vor- und Grundauslegung des
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Auslegungsverfahren werden die drei Manéver ISO-Doppelspurwechsel, Geradeauslauf und
Bremsen betrachtet, was in diesem Abschnitt erldutert wird. Mit jedem dieser Manéver wird
das Giitemaf iiber die Zustandsgréflen des Fahrzeugs so angeregt, dass eine ausreichend ho-
he Korrelation zwischen dem Giitemafl und den Optimierungsparametern gegeben ist. Fir
die Nachauslegung werden dann Manover gewéhlt, die zusétzlich zu den bereits verwende-
ten Mandvern einerseits das neuartige Fahrzeugkonzept testen (Parkieren, Drehen auf der
Stelle) und andererseits die Fahrzeugfithrungsregelung hinsichtlich der Stérgroflenempfind-
lichkeit, zusammen mit dem entworfenen Fahrwerk, bewerten (Seitenwindempfindlichkeit).
Gegeniiber konventionellen Fahrzeugen stehen dabei Manéver mit hoheren Lenkwinkel (Par-
kieren, Drehen auf der Stelle) im Fokus, wodurch das entworfene Fahrwerk tiber den konven-
tionellen Bereich hinaus erprobt wird. Nachfolgend werden die verwendeten Manover kurz
vorgestellt.

ISO-Doppelspurwechsel

Der ISO-Doppelspurwechsel beschreibt ein Manéver, bei dem der Fahrer bei konstanter Ge-
schwindigkeit einen Kurs, der einen Doppelspurwechsel abbildet, absolviert [Int99b]. Ziel ist
es dabei in einem abgegrenzten Bereich zu bleiben. In dieser Arbeit wird dazu eine Positions-
und Geschwindigkeitstrajektorie definiert, welche die Aufgaben, die an den Fahrer gestellt
werden, erfullt.

Die Wahl dieses dynamischen Manovers erfolgt aufgrund der Anregung durch die Wank-
winkeldnderung. Dazu erfolgt zunéchst die Bestimmung der Wankzentrumshéhe in der Vor-
auslegung. Bei der Bestimmung der kinematischen Kennwerte erfolgt durch den Doppel-
spurwechsel eine gemischte Anregung des Fahrwerks iiber das Wanken und die Lenkwin-
kel. MaBgeblich ist auch der Bezug zu Realfahrten, da mit der Soll-Geschwindigkeit von
80kmh~! wihrend des Spurwechsels der Doppelspurwechsel eines derjenigen Manover
darstellt, das sehr haufig ausgefithrt wird. Ebenfalls wird die Fahrzeugfithrung durch den
ISO-Doppelspurwechsel herausgefordert, weshalb die Kraftverteilung und Regelabweichun-
gen auch ein maf fiir Regelungsgiite sowie die Fahrsicherheit der Fahrzeugfithrungsregelung
darstellen.

Das Manover ist in Abbildung 5.7 abgebildet. Weitere Details zu diesem Mandver werden
beispielsweise in [Rau07] beschrieben.

Geradeauslauf

Das Manéover Geradeauslauf stellt das wohl am haufigsten auftretende Szenario dar. Als Ma-
nover zur Auslegung der initialen kinematischen Kennwerte wird das Ziel angestrebt, keinen
negativen Einfluss iber das Fahrwerk auf den Energieverbrauch zu erzielen. Fahrwerk und
Regelung sind so einzustellen, dass moglichst wenige Stelleingriffe nétig sind, um gutes Fahr-
verhalten zu erreichen [Det05].
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Abbildung 5.7: Manover: ISO-Doppelspurwechsel (ISO 3888).

Bremsen

Zur Auslegung der Hohe des Nickzentrums wird die Vertikaldynamik durch das Bremsen aus
einer Fahrt mit konstanter Geschwindigkeit angeregt. Alternativ konnte auch ein Beschleu-
nigungsvorgang durchgefithrt werden, da dieser die Nickdynamik ebenfalls anregt. Beim
konventionellen Fahrzeug wird die Hohe des Nickzentrums so eingestellt, das ein charak-
teristisches Nicken bei einem Bremsvorgang durch das Fahrzeug ausgefiihrt wird. Durch die
Komfortbetrachtung iiber die BS 6841 erfolgt in der Vorauslegung des Auslegungsverfahrens
allerdings, dass der Nickwinkel bzw. die Nickwinkelbeschleunigung fiir die Randbedingun-
gen des Bremsvorgangs eine Minimierung der Nickbeschleunigung hervorruft.

Parkieren

Das seitliche Parkieren ist ein gingiges Fahrmandver im Alltag. Besonders in Situationen mit
engem Parkraum bendtigen Fahrer langer zum Erreichen der gewiinschten Parkposition. Im
Vordergrund dieser Tests steht die subjektiv Einschiatzung der Lenkradfithrung, dabei werden
beispielsweise das Lenkmomentniveau, der Lenkmomentverlauf sowie der Lenkwinkelbedarf
begutachtet. Ein Parkiertest besteht aus den Elementen Anschlag zu Anschlag lenken, im
Stillstand und bei Langsamfahrt lenken [Bec00].

Das Parkieren des 4WD4WS zeichnet sich dadurch aus, dass kein Rangieren des Fahrzeugs er-
folgt. Die Trajektorie wird dazu so geplant, dass eine optimale Durchfithrung des Manévers
nur durch Lenkwinkel auflerhalb des konventionellen Lenkwinkelbereichs erfolgen kann.
Ziel ist es dabei, die Ansteuerung des Fahrzeugs durch die Fahrzeugfithrungsregelung so-
wie das entworfene Fahrwerk im erweiterten Lenkwinkelbereich gemeinsam zu testen, um
unginstige Fahrwerkskonstruktionen, z. B. zu hohe kinematische Kennwerte die zu hohen
StorgroBen und dadurch zu Stérdrehmomenten fithren, die durch die Aktoren nicht mehr
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kompensiert werden kénnen, in der Nachauslegung herauszufiltern. Das Mandver ist in Ab-
bildung 5.8 dargestellt.
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Abbildung 5.8: Manover: Parkieren.

Drehen auf der Stelle

Analog zum Parkieren wird dieses Mandver zur Erprobung der Fahrzeugfithrungsregelung
durchgefiihrt. Als Referenztrajektorie wird der Gierwinkel einmal um 360° durchlaufen. Da-
bei wird im wesentlichen die Fahrzeugfithrungsregelung sowie der Einfluss des Fahrwerks
unter den notwendigen Lenkwinkeln erprobt, um weiterfithrende Aussagen zu treffen.

Seitenwindempfindlichkeit

Auflere Einfliisse konnen das Fahrzeug- und Regelungsverhalten stark beeinflussen. Dabei
ist die Reaktion der Fahrzeugfithrungsregelung auf unerwartet auftretende Stérungen ent-
scheidend zur Beurteilung der Fahrsicherheit. Haufig durchgefithrt wird die Untersuchung
der Seitenwindempfindlichkeit des Fahrzeugs durch das Vorbeifahren an einer Seitenwind-
anlage. Dadurch wird der Versuch reproduzierbar und vergleichbar [Int10].

Beim Manéver Seienwindempfindlichkeit wirkt eine laterale Stor-Kraft Fiy,, welche den Wind
abbildet, auf den Druckmittelpunkt des Fahrzeugs, in dieser Arbeit der Schwerpunkt. Wei-
terhin wird angenommen, dass der Seitenwind mit der Geschwindigkeit v}, unter dem An-
stromwinkel /3 senkrecht zur Fahrtrichtung wirkt®. Mit der Anstrémgeschwindigkeit veyt
nach

Vext = \/|'uhd|2 + 02, + 2 |vhd| vy, cos(B) (5.31)

¢ Luftwiderstand in longitudinaler Richtung wird bereits als Storgrofie im detaillierten Modell des Fahrzeugs be-

riicksichtigt, siehe Abschnitt 3.5.2, und ist dadurch implizit Teil des Auslegungsverfahrens
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resultiert die auf den Schwerpunkt wirkende Storkraft

1
»Flw = §ClwAlwplwvgxta (532)
die wahrend eines Teils des Geradeauslaufs auf das Fahrzeugs wirkt [Zom87]. Parameter
und Variablen sind in Anhang C.1 aufgelistet. Mit dem Ziel das Fahrzeugkonzept und die
Fahrzeugfithrungsregelung zu erproben, wird das Mano6ver im closed-loop-Test durchgefiihrt
[Zen10]. Das Manover ist in Abbildung 5.9 dargestellt.

A
( )

Abbildung 5.9: Manéver: Seitenwindempfindlichkeit. Referenztrajektorie in dunkelblau und erwartete Ist-
Trajektorie in hellblau.

Zusammenfassung

Fir das Auslegungsverfahren erfolgt ein Auswahl repréisentativer Manover, bei welchen die
Giitemafie durch die Optimierungsparameter ausreichend angeregt werden (Vor- und Grund-
auslegung) oder bei denen die Verifizierung erfolgreicher Fahrwerksauslegungen erprobt
werden kann (Nachauslegung). Dabei werden moglichst realitatsnahe und héufig auftretende
Fahrsituationen abgebildet. Die Man6ver Parkieren, Drehen auf der Stelle und Seitenwind-
empfindlichkeit sind hinsichtlich der Komfort- und Energiegiitemafie durch eine relativ kurze
Manéverdauer nicht geeignet und werden deshalb in der Nachauslegung durchgefiihrt. Al-
ternative Testmanover werden in [T.19] beschrieben.

In Tabelle 5.7 sind die verwendeten Manéver aufgelistet.
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Tabelle 5.7: Verwendete Manover im Auslegungsverfahren.

Manover Stufe im Anregun
Auslegungsverfahren gung
Bremsen Vorauslegung Nickdynamik
ISO-Doppelspurwechsel Vorauslegung Wankdynamik
Geradeauslauf Grundauslegung -
Fahrwerkskinematik
ISO-Doppelspurwechsel Grundauslegung iiber Wank-, Nick-
und Lenkwinkel
. Hohe Lenkwinkel
Parkieren Nachauslegung @ > 10°)
Hohe Lenkwinkel
Drehen auf der Stelle Nachauslegung > 10°)
Seitenwindempfindlichkeit Nachauslegung Stogrofien

5.5 Auslegungsstrategie

In diesem Abschnitt werden die Einzelstrategien der drei Stufen Vorauslegung, Grundaus-
legung und Nachauslegung des Auslegungsverfahrens zur Topologie-Optimierung vorge-
stellt.

5.5.1 Vorauslegung

Im ersten Schritt der Vorauslegung wird das betrachtete Fahrzeugmodell parametriert. Dabei
konnen Aktoren, Verlustkennfelder, geometrische Grof3en etc. festgelegt werden, die bei der
Simulation, Reglerparametrierung und dem Auslegungsverfahren implizit zu berticksichti-
gen sind. In dieser Arbeit erfolgt dieser Schritt im Wesentlichen aus der Modellierung nach
Kapitel 3.

Ein weiterer Schritt der Vorauslegung ist die Reglerparametrierung. In dieser Arbeit ist ei-
ne trial and error Parametrierung beginnend von den inneren Regelkreisen am detaillierten
Fahrzeugmodell in der Simulation durchgefithrt worden. Dabei erfolgt die Parametrierung
an einem Nominalmodell, bei dem weder Fahrwerk noch Wank- und Nickzentrum bertick-
sichtigt werden. Die dadurch erzeugte Parametrierung wird fiir alle Mandver im Auslegungs-
verfahren sowie bei der Verifizierung im Kapitel 6 (Ergebnisse) verwendet, es erfolgt keine
gezielte Parametrierung fiir einzelne Manéver des Verfahrens.
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Auslegung der Feder- und Dampferkonstanten

Ein wichtiges Element der Federbeine des Fahrwerks sind die Feder- und Dampfer mit ihren
Konstanten k¢ und kq. Diese Koeffizienten werden im Modell der Vertikaldynamik, siehe Ab-
schnitt 3.3, berticksichtigt. Durch eine geeignete Bestimmung beider Parameter wird bereits
in der Vorauslegung ein entscheidender Einflussfaktor auf das Komfortgiitemaf festgelegt.
Die dadurch stark beeinflussten Radaufstandskrafte F', beeinflussen tiber die Krifte in der
Reifenaufstandsfliche F';, die Fahrsicherheit sowie die Giite der Fahrzeugfithrung. Ebenfalls
resultiert die Anregung des Fahrzeugaufbaus tiber die Federbeine, wodurch Wank-, Nick- und
Hubbeschleunigungen entstehen.

Ein wesentlicher Unterschied gegentiber konventionellen Radern ist die hthere Radmasse
m™4, da ein radnaher Elektromotor, der auf dem Radtriger befestigt wird, oder ein Radna-
benmotor betrachtet wird. Die Masse des Rades aus Reifen und Felgen ist m'?. Zusammen
mit der Annahme einer Masse Am'? die einem integrierten Traktionsmotor entspricht’, er-
rechnet sich die Gesamtmasse zu

m¥ = mt 4+ Amtd, (5.33)

Diese Masse wird auch bei der Parametrierung der Modelle, sieche Anhang A, verwendet.

Die Auslegung der Konstanten k¢ und kg erfolgt durch die Anwendung zweier Faustformeln
aus [Bot08] und [Mat07], wobei vereinfachend eine Symmetrie von Vorder- und Hinterachse
angenommen wird. Die Hubeigenfrequenz einer ungefederten Radmasse f*¢ berechnet sich
nach

de o i kf + kwd

= 5.34
5\ T (5.34)

wobei kyq die Federsteifigkeit des Reifens ist. Mit der Anforderung, dass die Hubeigenfre-
quenz f"9 auflerhalb der relevanten Eigenfrequenzen des Fahrzeugaufbaus, des Sitzes und
der Insassen liegt [EG17], beispielsweise mit "¢ = 10 Hz, wird die gesuchte Federsteifigkeit
k¢ mit

ke = m™ (27 ) = kg (5.35)

bestimmt. Aus dieser Gleichung geht auch hervor, dass eine weitere Erh6hung der Hubei-
genfrequenz zu einer steiferen Feder fithrt, was zu einer Verschlechterung des Fahrkomforts
fithren kann. Die Dampferkonstante wird mit

/1
kq = 2Akq Zkfmhd (5.36)

berechnet, wobei Akq ein Erfahrungswert fiir harmonisch empfundenes Ddmpfungsverhal-
ten darstellt und zwischen 0,80 und 0,95 liegen sollte [Bot08].

7 z.B. das Schaeffler E-Wheel: https://www.hybrid-autos.info/antriebsstraenge/
elektrische-antriebseinheit/schaefflere-wheeldrive.html, zuletzt aufgerufen am 06.07.2021.


https://www.hybrid-autos.info/antriebsstraenge/elektrische-antriebseinheit/schaefflere-wheeldrive.html
https://www.hybrid-autos.info/antriebsstraenge/elektrische-antriebseinheit/schaefflere-wheeldrive.html
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Da eine Feinabstimmung nicht im Fokus dieser Arbeit steht, erfolgt keine detailliertere Be-
trachtung der Auslegung der Feder- und Ddmpferkonstanten, wie beispielsweise in [R6s12],
zur Einstellung zur Vertikaldynamik.

Bestimmung des Wank- und Nickzentrums

In diesem Schritt der Vorauslegung werden die beiden Parameter A, und h,,, bestimmt. Bei-
de werden fiir das verbleibende Auslegungsverfahren als konstant angenommen. Als Giite-
maf} wird der Fahrkomfort J,, siehe Abschnitt 5.3.1, verwendet. Die Fahrzeugfithrungsrege-
lung sowie das detaillierte Fahrzeugmodell, allerdings ohne die Betrachtung eines Fahrwerks,
wie in Abschnitt 3.4.1 entworfen, bilden die Black-Box-Simulation der PSO zur Bestimmung
des optimalen Wank- und Nickzentrums.

Die Mangver werden so ausgewéhlt, dass eine ausreichende Anregung des Giitemaf3es durch
die Optimierungsparameter entsteht. Dabei ist festzustellen, dass der Einfluss der Hohe des
Wankzentrums auf das Komfortgiitemafl beim Doppelspurwechsel am grofiten ist. In dieser
Arbeit wird die Optimierung der Hohe des Nickzentrums mit einem Bremsmanéover durch-
gefithrt. Weitere Manover zur Auslegung des Wank- und Nickzentrums werden in [T.19]
erprobt, wobei prinzipiell &hnliche Ergebnisse erzielt werden.

Die Hohe des Wankzentrums kann an der Vorder- und Hinterachse unterschiedlich gewahlt
werden. Die Wankachse liegt dadurch nicht zwangsldufig parallel zur Hauptachse durch
den Schwerpunkt, wodurch eine Neigung der Wankachse entsteht. In Serien-PKW wird die
Wankachse in der Regel nach hinten ansteigend ausgefithrt [Alb09]. Wankzentrumshéhen
und Neigungswinkel verschiedener PKW sind beispielsweise in [Rei78] aufgefiihrt. Ein, re-
lativ zum Schwerpunkt der Karosserie, hoch liegender Wankpol fithrt zu einer geringeren
Wankbewegung, wihrend ein tief gelegener die Spurweiten- und Sturzédnderung beim Ein-
und Ausfedern reduziert. Ersteres fiihrt zu einer Verbesserung des Fahrkomforts sowie einer
Verringerung der Fahrstabilitat und der Seitenfithrung [Trz17].

Ein relevanter Parameter ist der Abstand Ahy, zwischen dem Schwerpunkt des Fahrzeugs
hsp und der Wankzentrumshohe h.,,. Analog wird dies auch fiir den Abstand des Nickpols
zum Schwerpunkt Ahy,, betrachtet. Je geringer die Abstinde, desto niedriger sind die re-
sultierenden Drehmomente um das Wank- und Nickzentrum [Trz17]. Neben der Auslegung
der Feder- und Dampferkonstanten® ist die Abstimmung der Hohe des Schwerpunktes des
Fahrzeugs zu Wank- und Nickzentumshohe entscheidend.

Zur Beriicksichtigung von hy, und hy, wird das Zustandsraummodell der Vertikaldyna-
mik 3.3 erweitert. Zunichst werden zwei Drehachsen zur Darstellung der Wank- und Nickbe-
wegung der Karosserie eingefiihrt. Diese Drehachsen haben die Hohen hy,, und hy,. Fir die

8 Und weiterer Komponenten des Fahrwerks, z. B. Wankstabilisator oder aktive Federbeine.
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Rotationsbewegungen des Fahrzeugaufbaus resultiert eine virtuelle Verriickung der Schwer-
punktshéhen zu

i 0 0 0
H =|-hy, 0 0 (5.37)
0  hw, O

Durch diese Verschiebung andern sich die Tragheitsmomente J¥¢ und ‘]z\;d um die Haupt-
trigheitsachsen nach dem Satz von Steiner [MMS05] zu

Ty = 38+ m (hey — hy,)?, (5.38)
Tyt = TS 4+ mh (R — hy)? (5.39)

Die resultierenden Stor-Drehmomente um die Wank- und Nickachse

M, = m" (he, — hyy) 237, (5.40)
M, = m" (hg, — hp,) 59, (5.41)

wirken im Storgréfenvektor V¢ iiber die Storgrofienmatrix EVd, siehe Anhang A.2, auf die
Vertikaldynamik des Fahrzeugs. Durch diese Modellanpassung werden Wank- und Nickzen-
trumshoéhe im Modell berticksichtigt.

In Tabelle 5.8 werden die Einstellungen der Black-Box-Optimierungen zur Bestimmung des
Wank- und Nickzentrums zusammengefasst. Die Struktur der Optimierung wird in Abbil-
dung 5.1 gezeigt.

Tabelle 5.8: Einstellungen der Black-Box-Optimierungen zur Auslegung der Wank- und Nickzentrumshdhe.

Parameter Giitemaf3 Manover
J— min J, = min@ ISO-Doppelspurwechsel
hng min J, = min a Bremsen

5.5.2 Grundauslegung

In der zweiten Stufe des Auslegungsverfahrens liegt der Fokus auf der Betrachtung der Kon-
struktionslage des Fahrzeugs sowie der Fahrwerkskinematik fiir langs- und querdynami-
sche Manover im Lenkwinkelbereich konventioneller PKW. Dabei werden im Gegensatz zu
[Nie12] und [Mad12] zwei Mandver zur direkten Bestimmung je eines Satzes Optimierungs-
parameter verwendet. Eine gezielte Optimierung einzelner fahrdynamischer Effekte, wie sie
typischerweise bei der Optimierung konventioneller PKW-Elemente durchgefiihrt wird, wird
durch die Betrachtung eines iibergeordneten Energiegiitemafies nicht durchgefiihrt.
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Bestimmung der kinematischen Kennwerte in Konstruktionslage

Aus der Vorauslegung werden optimale Nick- und Wandzentrumshéhen (; ausgewihlt, die
ab diesem Schritt als Konstanten im Fahrzeugmodell verwendet werden. Darauf aufbauend
wird im ersten Schritt der Grundauslegung wieder eine Black-Box-Optimierung, wie in Ab-
bildung 5.1 gezeigt, durchgefiihrt. Ziel ist es die optimalen kinematischen Kennwerte ¢, in
der Konstruktionslage zu bestimmen. Die Minimierung des Giitemafl Jg erzielt eine Mini-
mierung des Gesamtenergieverbrauchs F, wodurch das Fahrwerk bei der Interaktion mit
der Fahrzeugfiihrungsregelung bei einem Geradeauslauf im Wesentlichen eine Minimierung
des Energieverbrauchs erzielen soll. Es ist anzunehmen, dass die Fahrzeugfithrungsregelung
bei einem Geradeauslauf nur niedrige Stelleingriffe durchfithrt, wodurch tiber die kinema-
tischen Kennwerte eine Reduzierung der Stérgrofien an den Radmodulen erfolgt. Durch die
definierten Leistungen aus Abschnitt 5.3.2 wird hierbei auch der Energievierbauch zum Hal-
ten der Lenkwinkel bei dem Geradeauslauf beriicksichtigt. Da gegeniiber konventionellen
Fahrwerken auch keine starre Kopplung zwischen den Radern tiber die Spurstange gegeben
ist und dadurch keine Vorspur zur Verbesserung der Spurhaltestabilitit eingestellt werden
kann, wird diese Aufgabe durch die Fahrzeugfithrungsregelung itbernommen.

In Tabelle 5.9 wird die Black-Box-Optimierung zur Bestimmung der kinematischen Kennwer-
te in der Konstruktionslage zusammengefasst.

Tabelle 5.9: Einstellungen der Black-Box-Optimierung zur Auslegung der kinematischen Kennwerte in der Kon-
struktionslage.

Parameter Giitemaf3 Manover

Co min Jg = min Z?:l E; Geradeauslauf

Bestimmung der Geometrie der Radaufhingung

Die Ortskurven der Radaufhingung, bestimmt durch die Radlenk- und Radhubkinematik,
werden durch die virtuellen Drehpole und Lenkerlangen vorgegeben. Mit dem Ziel die Rad-
authdngung so einzustellen, dass auch bei dynamischen Manévern eine moglichst niedrige
Verlustenergie auftritt, wird in diesem Schritt der Grundauslegung der ISO-Doppelspurwech-
sel betrachtet. Gegeniiber der stationdren oder beschleunigten Kreisfahrt erfolgt durch den
Doppelspurwechsel eine relativ starke Anregung der Fahrwerkskinematik. Bei der beschleu-
nigten Kreisfahrt variieren die Lenkwinkel, von einer gegensinnigen zu einer gleichsinni-
gen Ausrichtung, und drehen bis zu einer definierten Geschwindigkeitsgrenze ein, wobei
nur langsame Anderungen der Stérgréfien und der Lenkwinkel zu erwarten sind.

Vor der Durchfithrung der Black-Box-Optimierung in diesem Schritt, wird ein ein Satz op-
timaler kinematischer Kennwerte in Konstruktionslage ¢ ausgewihlt. Darauf aufbauend
wird auch in diesem Schritt der Grundauslegung eine Black-Box-Optimierung wie in Ab-
bildung 5.1 gezeigt durchgefiihrt. Als Giitemaf} wird J., siehe Gleichung (5.26), gewahlt, da
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neben der Energieoptimierung auch die Empfehlungen aus der Literatur beriicksichtigt wer-
den.

In Tabelle 5.10 wird die Black-Box-Optimierung zur Bestimmung der virtuellen Drehpole und
Lenkerldngen zusammengefasst.

Tabelle 5.10: Einstellungen der Black-Box-Optimierung zur Auslegung der virtuellen Drehpole und Lenkerlangen
der Radauthéangung.

Parameter Giuitemaf3 Manover

Ca min J ISO-Doppelspurwechsel

5.5.3 Nachauslegung

Fir die Nachauslegung wird der verbleibende Satz der optimalen Parameter ¢{; dem Modell
ergianzt, wodurch das 4WD4WS zusammen mit dem White-Box-Modell des Fahrwerks voll-
stindig parametriert ist. Die Uberpriifung des Fahrzeugverhaltens erfolgt durch die Manéver
Seitenwindempfindlichkeit, Parkieren und das Drehen auf der Stelle. Im hier vorgestellten
Auslegungsverfahren wird dieser Schritt mit Simulationen manuell durchgefiihrt. Dabei ist
es auch das Ziel, die Parametrierung des globalen Optimums sowie benachbarter lokaler Op-
tima zu untersuchen und gegebenenfalls ungeeignete Parametrierungen, z. B. Kennwerte mit
sehr hohen Werten, auszuschliefen. Mit dem dadurch ermittelten Wissen konnten das Aus-
legungsverfahren weiterentwickelt und einzelne Optimierungsschritte verbessert werden.

Das definierte Testmandover in Kapitel 6 ist ein geeigneter Kandidat, um das Gesamtsystem-
verhalten zu tiberpriifen. Dabei werden die Giitemaf3e des Verfahrens in einem umfangrei-
chen Szenario den Ergebnissen der einzelnen Stufen gegeniibergestellt, wodurch die Ergeb-
nisse des Auslegungsverfahrens tiberpriift werden.

5.6 Zusammenfassung

Das entworfene iterative Auslegungsverfahren fithrt in der Vorauslegung und Grundausle-
gung Black-Box-Optimierungen basierend auf der detaillierten Modellierung zusammen mit
der durchgingigen, optimalen Fahrzeugfithrungsregelung durch. Im Anschluss an die Fest-
legung einer grundlegenden Fahrzeuggestalt und der Regelungsparametrierung an einem
Nominalmodell ohne die Beriicksichtigung des Fahrwerks, werden in der ersten Stufe die
Wank- und Nickzentrumshohe fiir optimalen Fahrkomfort mit der BS 6841 Norm als Giite-
maf der Partikelschwarmoptimierung festgelegt. Die Anregung des Giitemafles in der Black-
Box-Simulation wird durch den ISO-Doppelspurwechsel und das Bremsen ausgefiihrt. Fir
das verwendete White-Box-Fahrwerksmodell werden diese vertikaldynamischen Parameter
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im weiteren Verlauf des Verfahrens als konstant angenommen. Die Kinematik der Radauf-
héngung wird durch die Auslegung der kinematischen Kennwerte in der Konstruktionslage
sowie der Geometrie der Radauthdngung festgelegt. Die Manover Geradeauslauf und Doppel-
spurwechsel als Reprisentanten hiaufig durchgefithrter Bewegungen des Fahrzeugs werden
hierbei verwendet. Als Giitemaf} wird die Minimierung des Energiebedarf zusammen mit der
Minimierung der kinematischen Groéfien, basierend auf konstruktiven Richtlinien aus der Li-
teratur fiir die Nachlaufstrecke, den Lenkrollradius und den Spreizungsversatz eingesetzt. Es
resultiert die Festlegung der vertikalen Bewegung des Rades im Raum, wobei das White-Box-
Modell des Fahrwerks diese Bewegung bestimmt.

Mit dem vorgestellten Verfahren wird erzielt, dass iterativ zunichst der grundlegende Fahr-
komfort, iiber die Beriicksichtigung der Beschleunigungen auf den Fahrer, optimal ausge-
legt wird. Dadurch wird sichergestellt, dass die anschliefende Optimierung des Energiever-
brauchs, iber die Topologie-Optimierung der Radauthdngung, die Verlustleistungen der Rad-
module reduziert ohne eine Vernachlissigung grundlegenden Fahrkomforts der Insassen.

Das Auslegungsverfahren ist zusammenfassend in Abbildung 5.10 dargestellt.
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Abbildung 5.10: Vollstindiges Auslegungsverfahren bestehend aus den drei Stufen: Vorauslegung, Grundaus-
legung und Nachauslegung. Festlegung optimaler Fahrzeugparameter (blau), Manéverauswahl
(orange), Berticksichtigung des Fahrwerkmodells (rot) und Optimierungsziele bzw. Giitemafle der
PSO (griin) innerhalb der einzelnen Schritte.



6  Ergebnisse und Diskussion

Im Fokus der Auswertung der Ergebnisse steht die Analyse und Bewertung des entworfenen
Auslegungsverfahrens zur Topologie-Optimierung der Forschungsfrage 1, prasentiert in Ab-
schnitt 6.1. Dabei werden neben dem optimalen Ergebnis der Durchfithrung des Auslegungs-
verfahrens der Radauthdngung weitere Ergebnisse miteinander verglichen. Hierbei wird die
Auswirkung variierender Durchfithrungsergebnisse auf den Energieverbrauch und den Fahr-
komfort analysiert. Mit dem optimalen Ergebnis der Durchfithrung des Verfahrens wird die
kaskadierte, durchgiangige und optimale Fahrzeugfithrungsregelung zu Forschungsfrage 2 in
einer Gesamtsystemsimulation mit einem umfangreichen Testmanover erprobt, prasentiert
in Abschnitt 6.2. Ebenfalls werden die Stellgréflenverteilung und die Radmodul-Fithrungsgro-
Benbestimmung, als mafigebliche Kaskaden zur Ausnutzung der aktorischen Freiheitsgrade,
gegeniiber Methoden aus dem Stand der Technik verglichen, um die Vorteile der Algorithmen
zur Energieeinsparung und der Fahrsicherheit aufzuzeigen, diskutiert in Abschnitt 6.3.

Die Regelungsarchitektur und -strategie sowie die Ergebnisse des Auslegungsverfahrens wer-
den mit dem detaillierten Modell des Fahrzeugs erprobt. Die Parametrierung dieses Gesamt-
systems wird in Anhang A und B prisentiert. Davon abweichende Parameter, z. B. bei der
Nachauslegung zur Anpassung der Radmodul-Fihrungsgréfienbestimmung an das Mano-
ver Drehen auf der Stelle, werden in den entsprechenden Abschnitten direkt angegeben. Das
verwendete Testmanéver ergénzt die konventionellen Mandver ISO-Doppelspurwechsel, Be-
schleunigen und Bremsen mit Manévern, die nur mit erhéhten Lenkwinkeln durchfithrbar
sind. Ein Slalom mit der Vorgabe eines Gierwinkels 1), = 0V ¢ sowie das Einparken ohne
Rangieren vervollstindigen das stetige Testmandover.

Bezieht sich in den nachfolgenden Abschnitten ein Graph auf ein Element ¢ eines Radmoduls,
erfolgt die farbliche Zuweisung nach Tabelle 6.1.

Tabelle 6.1: Zuweisung der Farben zu den Radmodulen.

Index [J; Position Farbe

1 vl |
2 vr |
3 hl [ |
4 hr
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Testmanover

Das Testmangver ist in Abbildung 6.1 als X;c-yrof-Graph dargestellt. Abgeleitet aus dieser Be-
wegung im globalen Koordinatensystem werden die Positionsreferenztrajektorie im globalen
Koordinatensystem @! ;, mit dem Referenzgierwinkel ¢/, und die Geschwindigkeits- sowie
Beschleunigungsreferenztrajektorien 4 und "4 im Fahrzeugkoordinatensystem. Die Re-
ferenztrajektorien werden in € -Richtung in den Abbildungen C.1 bis C.2, in €},-Richtung in
den Abbildungen C.3 bis C.5 und die Gierbewegung um die ¢’,-Achse in den Abbildungen C.6

bis C.8 in Anhang C.2 gezeigt.

Die Start- und Endzeitpunkte der einzelnen Mandverabschnitte werden beispielhaft in Abbil-
dung 6.2 markiert. Das Manover beginnt mit einem Stillstand bis ¢; = 5s. Daran anschlieflend
erfolgt eine Beschleunigungsphase auf v, yor = 22,22ms ™! bis £5 = 12,5s. Der anschlie-
Bende ISO-Doppelspurwechsel wird mit dieser Geschwindigkeit gefahren und endet nach
t3 = 27s. Bis t4 = 33 s erfolgt eine Verzdgerungsphase des Fahrzeugs auf v, yof = 7ms™1.
Ein Slalommanéver, welches ohne Gieren des Fahrzeugs durchgefithrt wird, erfolgt durch
zwei Referenzgeschwindigkeiten in €;.- und é,-Richtung bis {5 = 52,5s. Nach einer weite-
ren Verzogerungsphase endet das Manoéver durch einen Einparkvorgang bei ts = 60s. Dabei
folgt das Fahrzeug einer Soll-Gierbewegung, die das Fahrzeug ohne Rangieren in einen Park-
platz parallel zur Parkliicke fithrt, d. h. ¢,.¢(t = 60s) = 0° ausrichtet.

Dieses Testmanover zeichnet sich dadurch aus, dass es neben einer typischen dynamischen
Anregung durch den ISO-Doppelspurwechsel, auch eine hochdynamische Anregung im er-
weiterten Lenkwinkelbereich durch das Slalommanéver beinhaltet. Durch Stillstand, Verzo-
gerungs- und Beschleunigungselemente wird ein breiter Arbeitsbereich abgedeckt, wodurch
die betriebsbereichsunabhingige und durchgéngige Eigenschaft der Fahrzeugfithrungsrege-
lung erprobt wird. Das abschlieSende Parkmandver stellt einen geeigneten Test fiir die Rad-
modul-Fithrungsgroffenbestimmung dar, da hierbei die Betriebsgrenzen der Lenkaktoren von
£60° einzuhalten sind. Hierbei wird auch das kinematische Verhalten der Radauthdngung fiir
erhohte Lenkwinkel untersucht.
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Abbildung 6.1: Referenzbewegung im globalen Koordinatensystem :vfef 1 = Xpef und xfef 9 = Yref-
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6.1 Auslegungsverfahren

In diesem Abschnitt werden Ergebnisse des Auslegungsverfahrens prasentiert und gegenein-
ander verglichen. Das Ergebnis ist eine Auswahl einer optimalen Topologie des Fahrwerks.
Die manuelle Vorauslegung des Verfahrens besteht im Wesentlichen aus der Auswahl und
Parametrierung des Fahrzeugs sowie der Fahrzeugfithrungsregelung. Ergebnisse dazu wer-
den in Abschnitt 6.2 prasentiert, die ausgewéhlten und berechneten Parameter in Anhang A
und B dokumentiert.

Der Schwerpunkt in diesem Abschnitt liegt auf der Analyse der Black-Box-Optimierungen
des dritten Schritts der Vorauslegung und der Grundauslegung. Untersuchungen der Nach-
auslegung mit den Manévern Drehen auf der Stelle und Seitenwindempfindlichkeit werden
prasentiert, Versuche mit dem Manéver Einparken detailliert in Abschnitt 6.3.2.

6.1.1 Ergebnisse der Vorauslegung

Im dritten Schritt der Vorauslegung werden die optimalen Wank- und Nickzentrumshéhen
h},, bzw. b}, bestimmt. In der unterlagerten Black-Box-Simulation wird dazu keine Radlenk-
und Radhubkinematik berticksichtigt, da diese in der verwendeten White-Box-Modellierung
des Fahrwerks von der Wank- und Nickzentrumshoéhe abhéngig sind. Ziel des Vorgehens in
diesem Schritt ist die Bestimmung des Wank- und Nickzentrums der Vertikaldynamik, damit
ein moglichst komfortoptimales Verhalten des Fahrzeugs erzeugt wird. Die Ergebnisse der
Black-Box-Optimierungen sind in den Abbildungen 6.3 und 6.4 dargestellt. Zusatzlich wird
der Regelfehler e iiber der Wankzentrumshdhe h,, in Abbildung 6.5 gezeigt.

Zunichst wird die Auslegung des Nickpols betrachtet. Beim konventionellen Fahrwerks-
entwurf wird ein hoher Nickpol mit einer Verschlechterung des Fahrkomforts verbunden
[Trz17]. Dieses Verhalten wird prinzipiell auch durch die Black-Box-Optimierung abgebil-
det, sieche Abbildung 6.3. In dieser Abbildung wird dargestellt, dass ein tiber oder unter dem
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optimalen Wert A}, liegender Nickpol den Fahrkomfort des betrachteten Fahrzeugkonzep-
tes verschlechtert. Durch das, hinsichtlich der wirkenden Beschleunigungen, relativ mode-
rate Bremsmandéver zusammen mit dem Nickmoment bzw. der Nickbeschleunigung und den
Beschleunigungsgrofien in €,-Richtung als alleinige Anregung, erfolgt nur eine geringe Va-
riation des Gitemafles J,, wodurch deren resultierender Wertebereich sich wenig éndert.
Ebenfalls ist das Manover kurz AT = 6 s, wodurch das Giitemaf relativ gegeniiber ldngeren
Manévern, z. B. dem ISO-Doppelspurwechsel ohne Beschleunigungsphase, mit AT = 125,
grofler wird.

0.409 0.41 0.411 0.412

0.408

0.407

Abbildung 6.3: Optimierungsergebnisse des Komfortgiitemafes J,, sieche Gleichung 5.13, iiber der Nickzentrums-
héhe hyy, fir das Manover Bremsen. Iterationen (Schwarze Punkte) und Nummer der Iteration mit
optimalem Ergebnis (rot).

Ein hohes Wankzentrum erzeugt hohe Sturz- und Spurweitendnderungen beim Einfedern,
wodurch auch der Querschlupf im Reifenaufstandspunkt erhoht wird. Im konventionellen
Fahrwerksdesign wird deshalb zur Steigerung der Fahrstabilitit die Wankzentrumshohe nied-
rig ausgelegt. Bei einem PKW beispielsweise zu hy, ~ 0,15m [B6h10]. Hohe Fahrstabilit4t
und die Unterstiitzung des Fahrers bei der Seitenfithrung des Fahrzeugs wird dadurch erzielt.
Eine Abstimmung zwischen Feder- und Dampferkonstanten zum Wankzentrum beeinflusst
schliellich den resultierenden Fahrkomfort. Soll der Fahrkomfort bei konventionellen PKW
gezielt verbessert werden, wird der Abstand zwischen Wankachse und Aufbauschwerpunkt
des Fahrzeuges verringert, wodurch sich das resultierende Wankmoment verkleinert.

Dieses Verhalten wird auch bei der Vorauslegung erzielt. Wie in Abbildung 6.4 gezeigt, wird
das Giitemaf} .J, minimiert, wenn sich /., dem Schwerpunkt A, anndhert und erhoht sich,
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wenn der Hebelarm fiir sinkende h.,, zunimmt. Wird zusétzlich Abbildung 6.5 mit dem Regel-
fehler ey betrachtet, wird eine Verbesserung fiir niedrig liegende Wankzentren erzielt, wobei
das Optimum bei ca. hy, = —0,2m liegt. Fiir niedrigere Wankzentren steigt der Regelfeh-
ler wieder an, da sich das Gesamtfahrzeugverhalten hier den Kraftschlussgrenzen der Reifen
nahert. Ein Giber dem Schwerpunkt liegendes Wankzentrum mit gutem querdynamischem
Fahrverhalten wird durch die préasentierte Fahrzeugfithrungsregelung erméglicht.

Werden die erzielten Werte des Giitemafles J, zusammen mit der Interpretation aus Tabel-
le 5.5 betrachtet kann eine starke Korrelation zwischen der Hohe des Wankzentrums und dem
Komfortempfinden hergestellt werden. Was auch durch die héhere Anregung des Gesamt-
systems, gegeniiber der Auslegung des Nickzentrums, durch den ISO-Doppelspurwechsel,
ermoglicht wird.

0.5
T

0.42 0.44 0.46 0.48
T
()
L]

0.4
s

0.36 0.38

186

-0.6 -0.4 -0.2 0 0.2 0.4 0.6

Abbildung 6.4: Optimierungsergebnisse des Komfortgiitemafies J,, siehe Gleichung 5.13, iber der Wankzentrums-
héhe hy,,, fir das Mandver ISO-Doppelspurwechsel. Iterationen (Schwarze Punkte) und Nummer
der Iteration mit optimalem Ergebnis (rot).



132 6 Ergebnisse und Diskussion

) T T
~| ®
ol J
o [
[ ]
wn
8t ° 8
= [ ]
8l s ]
S [ ]
[ ]
wn
&l ) —
[=]
ey S
wn
ol J
e %
- .
er ) )
= .
[ ]
gL . |
o
® SUNIN® ¢ oame ¢ enums 186
" . R
m| ° i
g | 1 s .. | | 1 |
-0.6 -0.4 -0.2 0 0.2 0.4 0.6
hWZ

Abbildung 6.5: Positionsfehler ey iiber der Wankzentrumshohe hwz zum ISO-Doppelspurwechsel der Black-Box-
Optimierungen. Iterationen (Schwarze Punkte) und Nummer der Iteration mit optimalem Ergebnis
des Fahrkomforts (rot).

Zur Analyse der Optimierungsergebnisse sind in Tabelle 6.2 vergleichende Werte der Wank-
und Nickzentrumshohen aufgefiihrt. Als Kriterien werden das Giitemafd .J,, die maximalen
Wank- max(|6]) und Nickwinkel max(|¢|), die maximalen Regelfehler (max(|ex|), max(|ey|)
und max(|ey|)) sowie die maximalen translatorischen (max(|a,|) und max(|a,|)) und rota-
torischen Beschleunigung (max(|¢|) und max(|6|)) des Fahrzeugaufbaus verglichen. Dabei
werden Ergebnisse der Manover Bremsen und ISO-Doppelspurwechsels aus der Black-Box-

Optimierung dem Testmanover gegeniibergestellt. Die ausgewéhlten lokal optimalen Ergeb-
nisse fiir hy, und h,, sind so gew#hlt, dass diese einen interessanten Wert abbilden, z. B. eine
Wankhohe mit niedrigstem lateralen Regelfehler oder Nickzentrum im Schwerpunkt.

Es zeigt sich, dass das Nickzentrum eine weniger relevante Rolle bei der Optimierung des
Fahrkomforts oder der Verbesserung des Regelverhaltens einnimmt. Die Annahme bei der
Modellierung des Fahrwerks, dass zwei Langspole anstelle des Nickzentrums als Optimie-
rungsparameter verwendet werden konnen, wird mit diesen Ergebnissen als zutreffend nach-
gewiesen, da eine Verschiebung des Nickzrentrums zwischen Fahrbahn und Fahrzeugschwer-
punkt das Gesamtfahrzeugverhalten nur gering beeinflusst. Mit einem Optimierungsparame-
ter je Achse lasst sich das Verhalten des Fahrzeugs gegebenenfalls weiter verbessern.

Das Wankzentrum nimmt die entscheidende Rolle beim resultierenden Verhalten der Verti-
kaldynamik ein. Liegt das Wankzentrum tief, hier hy,, = —0,2 m, resultiert zwar im Mano-
ver zur Black-Box-Optimierung die niedrigste laterale Positionsabweichung, im Testmandver
wird dieses Verhalten allerdings nicht reproduziert. Im Gegenzug dazu steigt das Komfortmaf}



6.1 Auslegungsverfahren 133

J,. gegeniiber der optimalen Parametrierung stark an, was besonders durch die sehr hohen
Wankwinkel und Wankwinkelbeschleunigungen erzeugt wird. Eine geringfiigige Verbesse-
rung des niedrigen Wankzentrums wird bei der maximalen lateralen Beschleunigung erzielt.
Wie bereits in Abbildung 6.4 gezeigt, wird durch eine Wankzentrumshohe im Schwerpunkt
des Fahrzeugs dhnliches Komfortverhalten erzeugt. Die verbleibenden Kriterien mit diesem
Ergebnis sind vergleichbar mit dem des optimalen Wertes fir /iy,.

Zusammenfassend wird festgestellt, dass die Vorauslegung zur Bestimmung optimaler Wank-
und Nickzentrumshohen der Vertikaldynamik ohne Beriicksichtigung der Radhub- und Rad-
lenkkinematik tiber spezielle Mandver in Black-Box-Simulationen signifikante Ergebnisse
auch fur komplexere Mangver, beispielsweise das hier vorgestellte Testmanover, erzielt und
dabei den Fahrkomfort fir das Gesamtfahrzeugverhalten optimiert.
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Tabelle 6.2: Vergleich der optimalen Wank und Nickzentrumshohen. In der ersten Zeile eines Kriteriums werden
die Werte fiir das Optimierungsmandéver (Doppelspurwechsel ohne Beschleunigung bzw. Bremsen) in
der zweiten die Werte fiir das Testmanover angegeben. Interessante Werte der Kriterien fiir das Test-
mandver werden in griin (beste) und rot (schlechteste) werden hervorgehoben.

Wert hWZ hl’lZ

0,68 m —0,20m 0,50 m 0,24 m 0,40 m 0,50 m
Ja 0,34 0,49 0,35 0,407 0,411 0,407
inms™? 0,47 0,65 0,490 - 0,480 0,484
max(|¢|) 0,03 0,02 0,03 0,61 1,02 1,27
in °

0,48 0,48 0,48 - 0,81 1,01
max(|0]) 3,81 4,89 3,79 0,0 0,007 0,00
in° 3,9 10,58 4,59 - 3,9 3,91
max(|q'§|) 0,002 0,001 0,004 1,76 2,04 3,80
in°s!

1,28 2,84 1,32 - 2,32 2,66
max(|0]) 0,34 0,48 0,29 0,11 0,10 0,11
in°s! 15,03 43,28 17,02 - 15,03 15,02
max(|az|) 0,19 0,27 0,22 6,09 6,10 6,09
inms™!

4,86 4,86 4,86 - 4,86 4,86
max(|a,|) 0,60 1,06 0,62 0,02 0,01 0,02
inms™!

6,6 6,43 6,58 - 6,50 6,61
max(|ex|) 0,10 0,10 0,10 0,11 0,11 0,11
in m

0,10 0,10 0,10 - 0,09 0,10
max(|ey|) 0,038 0,034 0,038 0,00 0,00 0,00
inm

0,04 0,08 0,05 - 0,05 0,04
max(|ey|) 0,32 0,44 0,32 0,00 0,00 0,00
in °

2,20 2,41 2,20 - 2,20 2,20
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6.1.2 Ergebnisse der Grundauslegung

Die Grundauslegung besteht aus zwei iterativ durchgefithrten Black-Box-Optimierungen. Im
ersten Schritt werden die Parameter in Konstruktionslage ¢, im zweiten die geometrischen
Parameter ¢ des White-Box-Fahrwerkmodells bestimmt.

Konstruktionslage

Zur Bestimmung der kinematischen Kennwerte in Konstruktionslage wird ein Geradeaus-
laufmanover verwendet. Die Gleichungen der Radlenkkinematik werden beriicksichtigt, Sprei-
zungs- und Nachlaufwinkeldnderung bleiben in diesem Auslegungsschritt unberiicksichtigt.
Ziel dabei ist es die konstanten Parameter so zu bestimmen, dass der Energieverbrauch mi-
nimal wird.

Wie in Abbildung 6.6 prasentiert, kann durch eine ungeschickte Wahl der Parameter eine
Fahrwerkskonfiguration erfolgen, die den Energiebedarf stark erhoht, was auch durch eine
mit diesem Parametersatz instabile Fahrzeugfithrungsreglung hervorgerufen wird. Allerdings
erzielen die meisten Black-Box-Simulationen stabiles Fahrverhalten. Zu beobachten ist, dass
durch die Abhingigkeit zum Lenkwinkel und der Symmetrien der trigonometrischen Funk-
tionen der Radlenkkinematik, siehe Abschnitt 3.4.2, vergleichbare absolute Werte von 79, o¢
und 7y mit Vorzeichenwechsel dhnliche Giitemafle erzielen. Obwohl die Lenkwinkel wah-
rend des Manédvers d = 0 sind, werden zum Ausgleich der Storgrofien sehr kleine Lenkwin-
kel gestellt, deren Vorzeichen abhiangig vom Gesamtsystemverhalten variiert, wodurch das
beobachtete Verhalten resultiert.

Wihrend der Sturz iiber die Nebenbedingung aus Abschnitt 5.2 tiberprift und dessen Werte
in Konstruktionslage direkt ausgew#hlt werden, sind Nachlaufwinkel und Spreizungswinkel
in Konstruktionslage mit gleichem Vorzeichen und in Analogie zum konventionellen Fahr-
zeugdesign auszuwdéhlen. Dadurch, dass die Giitemaf3e im Bereich des globalen Optimums
einen vernachldssigbaren Unterschied haben, wird deshalb die Parametrierung nach Tabel-
le 6.3 fur die weiteren Schritte des Auslegungsverfahrens verwendet.

Geometrie

Die optimalen Werte in Konstruktionslage ¢;, aus Tabelle 6.3 werden dem Parametersatz der
Gesamtsimulation hinzugefiigt. Im zweiten Schritt der Grundauslegung werden die Parame-
ter der Radhubkinematik ¢ so bestimmt, dass der Energieverbrauch auch bei dynamischen
Manévern minimal wird. Innerhalb der Black-Box-Optimierung wird dazu der ISO-Doppel-
spurwechsel verwendet. Die Modellierung, der Entwurf der Fahrzeugfiihrungsregelung so-
wie die optimale Auslegung der Fahrwerk-Topologie sind nach diesem Schritt des Ausle-
gungsverfahrens abgeschlossen.
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Abbildung 6.6: Optimierungsergebnisse mit dem Giitemafl Jg gegeniiber den Iterationen der Black-Box-
Optimierung. Die Ausreifier sind instabile Parametrierungen. Iterationen (Griine Punkte) und Ite-
ration mit optimalem Ergebnis (rot, 182).

Tabelle 6.3: Ergebnisse der Black-Box-Optimierung zur Auslegung der kinematischen Kennwerte in Konstrukti-

onslage.
Sturzwinkel Sprelzungs- N?chlauf- Nachlaufversatz Len.kroll-
winkel winkel radius

— o — o — o nk70’V = TL,O,V =

Yoy = —1,80° o 0,40° 79,y 4,54 —9.4-10%m 6.6-10~4m
Nk,0,h = TL,0,h =

— _9.79° — _9237° - _ o 0, 0,

Ton = =27 oon =23 Ton =058 g3 05 89.10%m

In der nachfolgenden Auswertung wird untersucht, ob die Fahrzeugfithrungsregelung in der
Gesamtsimulation mit parametrierten Fahrwerk das Gesamtverhalten verbessert und um-
gekehrt, ob sich die Auslegung der Topologie der Radauthdngung auch beim betrachteten
Fahrzeugkonzept positiv auf das Gesamtverhalten auswirkt.

Die optimale Topologie und vier Vergleichsparametersiatze werden in Tabelle 6.4 aufgelis-
tet. Innerhalb der Tabelle werden die resultierenden Giitemafie der fiinf Parametersitze aus
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der Black-Box-Optimierung Ergebnissen der Topologien mit dem Testmanéver gegeniiber-
gestellt. Die Werte der optimalen Topologie sind in Tabelle 6.5 aufgefithrt. Das resultierende
Verhalten der Kinematik des Fahrwerks wird in Anhang D.2 présentiert.

Das primére Kriterium zur Analyse ist der Energieverbrauch .Jg. Der Fahrkomfort, als wei-
teres zentrales Giuitekriterium dieser Arbeit, wird ebenfalls iiber das Giitemaf3 .J, betrachtet.
Zur weiteren Interpretation werden die Positionsregelfehler e? aufgelistet. Es werden die-
jenigen Parametersitze miteinander verglichen, die hinsichtlich eines Kriteriums innerhalb
der Black-Box-Optimierung das beste Ergebnis in der Simulation erzielt haben (griin hervor-
gehoben). Die Parametersitze der Topologien zwei bis vier sind in Anhang D.1 aufgelistet.

Tabelle 6.4: Vergleich verschiedener Optimierungsergebnisse zur Topologie-Optimierung des Fahrwerks. In der
ersten Zeile eines Kriteriums werden Werte fiir den Doppelspurwechsel ohne Beschleunigung in der
zweiten Werte fiir das Testmanover angegeben. In griin markiert sind beste Ergebnisse der Kriterien
nach der Black-Box-Optimierung.

Topologie 1 Topologie 2 Topologie 3 Topologie 4  Topologie 5

Jr 114603 127371 130974 120988 129 855
inWs 18482151 18590587 210275.82 18541511 185071.81
Jo 0,255 0,217 0,465 0,225 0,238
inms=2 0,475 0,475 0,482 0,473 0,474
max(ex) 0,108 0,108 0,092 0,108 0,108
inm 0,100 0,100 0,100 0,100 0,100
max(ey) 0,019 0,014 0,063 0,011 0,015
inm 0,045 0,045 0,060 0,047 0,047
max(ey) 0,085 0,170 0,680 0,111 0,046

in ° 5,245 5,998 2,634 2,316 2,313

Wihrend Topologie 1 sowohl in der Black-Box-Optimierung wie auch beim Testmandver
den niedrigsten absoluten Energievierbauch erzielt, liegen die verbleibenden Kriterien beim
Testmanover bei allen Topologien eng beieinander. Die Unterscheide der Komfortgiitemafie
konnen vernachléssigt werden, die Positionsabweichungen sind wihrend des Testmandvers
identisch, wie in Abbildung 6.20 gezeigt. Dieser Regelfehler entsteht beim Beschleunigen aus
dem Stillstand, was durch die Geometrie der Radauthangung nur sehr gering beeinflusst wer-
den kann. Im weiteren Verlauf des Testmandovers resultieren nur niedrigere Regelfehler. Die
Regelfehler des Querversatzes und des Gierwinkels unterscheiden sich ebenfalls nicht signifi-
kant. Ausnahmen sind der hohere Energieverbrauch und das Komfortgiitemafd der Topologie
3.

AbschlieBend werden die Ergebnisse der Topologie 1, dem globalen Minimum des Ausle-
gungsverfahrens, fir die Gesamtfahrzeugparametrierung und -simulation in Abschnitt 6.2
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hinzugefiigt, da die mit dem Auslegungsverfahren erzielten optimalen Ergebnisse auch mit
dem umfangreichen Testmandver erzielt werden konnten.

Tabelle 6.5: Ergebnisse der Black-Box-Optimierung zur Auslegung der Geometrie der Radaufhdngung.

Hohe Lange der Federbein- Radhebelarm Abstand Rad-
Langspol Lenkachse hebelarm e trager zu Drehpol

hv=0287m L,=0329m I, =0830m I[.,=0,770m lay =1,178m
th =0,65m L, =0,326 m lb,h =0,831m lr,h = 0,855m lap =1212m

Das Energiegiitemafl Jp wird fir die gezeigten Topologien im Detail verglichen. Der Ver-
lauf des Giitemafles ist in Abbildung 6.7 gezeigt. Die betrachtete Leistung P;, siehe Glei-
chung (5.19), wihrend des Testmandvers ist in Abbildung 6.8 dargestellt. Die wesentlichen
Leistungen des Lenkungssystems Py s + Fi, 5 werden in Abbildung 6.9 und die Reibungs-
sowie Schlupfverluste PR , + P ., in Abbildung 6.10 gezeigt. Als wesentliches Element, das
durch die kinematischen Kennwerte beeinflusst werden kann und Ursache der Energiever-
luste des Lenkungssystem ist, werden die Stordrehmomente in Abbildung 6.11 analysiert. Die
Annahme, dass der Energieverbrauch der Raddrehzahldynamik das Energiegiitemafy domi-
nieren wiirde, wird durch Abbildung 6.12 gezeigt, denn der Energieverbrauch der Traktions-
motoren ist um den Faktor 30 hoher als der Energieverbrauch der restlichen Radmodule. In
Abbildung 6.12 ist auch kein wesentlicher Unterschied durch die Topologien des Fahrwerks
zu identifizieren.

In den nachfolgenden Abbildungen 6.7 bis 6.12 erfolgt die farbliche Zuweisung nach Tabel-
le 6.6. In diesen Abbildungen wird auch auf die unterschiedliche Skalierung der Achsen hin-
gewiesen, im nicht dargestellten Bereich werden keine relevanten Ergebnisse gezeigt, die
Kurven liegen mit einem zu vernachlassigenden Unterschied tibereinander.

Tabelle 6.6: Zuweisung der Farben zu den entworfenen Topologien der Grundauslegung.

Topologie  Farbe

1 |
2 |
3 |
4

) |

Werden die nachfolgenden Abbildungen betrachtet, wird zunichst festgestellt, dass ein hohe-
rer Leistungsbedarf bzw. hohere Stordrehmomente genau dann eine mafigebliche Anderung
erfahren, wenn eine Lenkwinkel4nderung und dadurch eine Wankwinkelanderung, der we-
sentlicher Treiber der Radaufstandskrifte ist. Topologie 3 als Parametrierung mit einem ho-
hen Energiebedarf zeigt stark abweichendes Verhalten gegeniiber den Vergleichstopologien,
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wie schon in Tabelle 6.4 aufgefithrt. Werden die Graphen im Detail analysiert, kann zunéchst
festgestellt werden, dass Topologie 1 wihrend der Beschleunigungs- und Verzégerungsphase
sowie dem Doppelspurwechsel den niedrigsten Leistungsbedarf hat. Dies wire auch ein Aus-
wahlkriterium der Optimierungsergebnisse, da diese Mandver einen Grofiteil realer Fahrten
ausmachen. Werden die Verluste des Lenkungssystems Pyr s + P, 5 mit den Verlusten durch
Roll- und Schlupfwiderstande Py ,, + P ., verglichen, zeigt sich, dass Topologie 2 niedrigere
Storgroflen am Lenkungssystem erzeugt, was auch in Abbildung 6.7 wihrend des Slaloms
am Leistungsbedarf zu sehen ist. Roll- und Schlupfverluste durch Topologie 1 sind wieder-
um etwas niedriger, wodurch die Summe der Verlustleistungen beider Topologien dhnlich
grof} ist. Fiir die Topologien 4 und 5, und weiterer Topologien der Black-Box-Simulation mit
vergleichbar niedrigen Giitemafien, kann dhnliches Verhalten beobachtet werden.

Mit den geometrischen Grofien der Radaufthdngung werden unmittelbar die Stérgrofien des
Lenkungssystems beeinflusst. Dennoch muss der Optimierer einen Mittelweg finden, mit dem
auch Roll- und Schlupfverluste reduziert werden, denn, wird das Fahrverhalten beispielswei-
se durch den eingestellten Sturzwinkel positiv beeinflusst, steigen die Schlupfverluste durch
eine hohere Seitenfithrungskraft an. Ein letzter Einflussfaktor ist das zeitvariante Radtrag-
heitsmoment J!4(#), das bei ungeschickter Parametrierung des Fahrwerks den Energiever-
brauch zum Ansteuern der Radmodule weiter erh6hen kann.
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Abbildung 6.7: Vergleich des Energiegiitemafies Jr wihrend des Testmandvers fiir die Topologien aus Tabelle 6.4
des Gesamtfahrzeugs.
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Abbildung 6.8: Vergleich der Leistung P; wihrend des Testmandvers fur die Topologien aus Tabelle 6.4 fiir das
vordere linke Radmodul.
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Abbildung 6.9: Vom Radmodul ¢ = 1 benétigte Leistung sowie aufgebrachte Verlustleistung Py 5,1 + Pp 5,1 des
Lenkungssystems wihrend des Testmandovers.
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Abbildung 6.10: Reibungs- und Schlupfverluste PR ., 1 + Pk, w,1 des Radmoduls 7 = 1 wihrend des Testmanévers.
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Abbildung 6.11: Stérdrehmomente abhangig von den Topologien aus Tabelle 6.4 fir das vordere linke Radmodul.
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Abbildung 6.12: Benétigte Energie der Traktionsmotoren F, des Gesamtfahrzeugs wihrend des Testmandévers.

6.1.3 Ergebnisse der Nachauslegung

Obwohl das présentierte Testmandver bereits von den Manovern der Black-Box-Optimie-
rungen abweichende Referenztrajektorien bereitstellt, werden in der Nachauslegung die Sei-
tenwindempfindlichkeit sowie das Drehen auf der Stelle separat analysiert. Die relevanten
Groflen des Tests auf Seitenwindempfindlichkeit sind die Positionsregelabweichungen, wel-
che in Abbildung 6.13 présentiert werden. Die Reaktion der Regelungsarchitektur wird tiber
die Lenkwinkel in Abbildung 6.14 prasentiert.

Die steigende und fallende Flanke des Seitenwinds erzeugt jeweils eine Regelabweichung in
¢y Richtung von e, < 0,03 m. Die Regelabweichung des Gierwinkels mit e;, ~ 0,06° kann
vernachlissigt werden und die Regelabweichung in €,-Richtung verhalt sich wiahrend des Be-
schleunigens analog zum Testmandver und wird im restlichen Verlauf nicht vom Seitenwind
beeinflusst. Die Reaktion des Fahrzeugs ist eine gleichsinnige Lenkung der vier Rader. Das
Verhalten dabei ist optimal hinsichtlich der gestellten Kriterien in den Regelungskaskaden
und wird nicht a priori festgelegt.
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Abbildung 6.13: Betrag der Regelfehler der Positionstrajektorienfolgeregelung eP zum Mangver Seitenwindemp-
findlichkeit.
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Abbildung 6.14: Lenkwinkelverldufe §;s; wahrend des Manévers Seitenwindempfindlichkeit.

Zur Analyse des Manévers Drehen auf der Stelle werden in Abbildung 6.15 zwei Simula-
tionsergebnisse prasentiert. Das erste basiert auf der gleichen Parametrierung wie die des
Fahrzeugs in Abschnitt 6.2, bzw. Tabelle B.3, und die zweite auf einer angepassten. Die Para-
metrierungen sind in Tabelle 6.7 aufgefiihrt.

Tabelle 6.7: Parametrierung der Fahrzeugfithrungsregelung zum Manéver Drehen auf der Stelle

5q kr T'max kd dmax
Parametrierung nach Tabelle B.3 20 5 1,0-107% 10 1,5-10%
Angepasste Parametrierung 1 3 1,0-107° 15 1,0 - 10%

Mit dem Schwerpunkt auf das Einparken am Ende des Manovers, werden die Gewichtungen
innerhalb der Kostenfunktion sowie die Endwertgewichtung so angepasst, dass das Fahrzeug
mit moglichst niedriger Regelabweichung in die Parkliicke fahrt. Das Drehen auf der Stelle
hat allerdings andere Anforderungen an die Fahrzeugfithrungsregelung, da dieses Manover
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nur aus dem Stillstand heraus ausgefithrt wird. Wie in Abschnitt 4.3 zusammengefasst, ist die
Parametrierung, besonders die Endwertgewichtung, so anzupassen, dass das Fahrzeug aus-
parken, bzw. hier Drehen auf der Stelle, ausfithren kann. Das Verhalten beider Parametrierun-
gen wird bei der Betrachtung der Lenkwinkel und Rad-Drehzahlen in den Abbildungen 6.16
bis 6.19 verdeutlicht. Durch die gewihlte Gewichtung wechseln zwei Lenkwinkel ihr Vorzei-
chen, wodurch ein hoher Gierwinkelfehler entsteht. Durch die bleibende Regelabweichung
am Ende des Manovers zusammen mit der hohen Endtermgewichtung verbleibt sowohl eine
deutliche Abweichung der Position sowie des Gierwinkels. Ebenfalls werden die Lenkwin-
kel nicht in ihre Ausgangsstellung zuriickgefithrt. Wahrend die angepasste Parametrierung
zum Beginn des Manéovers bereits glatte Verldufe der Lenkwinkel und Raddrehzahlen erzeugt,
konnen weitere Anpassungen, auch jedes Radmodul separat, das Verhalten am Ende des Ma-
novers weiter verbessern. Abschlieflend wird festgestellt, dass die vier Lenkwinkel wahrend
des Drehens in ihre Begrenzung +60° angesteuert werden. Dies zeigt, dass die optimalen
Lenkwinkel au3erhalb dieses Bereichs liegen und eine Erhohung des zuldssigen Lenkwinkel-
bereichs das Verhalten des Fahrzeugs bei diesem Manéver weiter verbessern wiirde.

Wihrend das Testmandver diejenigen Mandver abbildet, die im Alltag durch das Fahrzeug-
konzept am haufigsten durchgefithrt werden, konnen Manéver wie das Ein- und Ausparken
sowie das Drehen auf der Stelle separat parametriert werden. Dabei zeigt sich allerdings, dass
nicht die vollstdndige Regelungskaskade angepasst werden muss, sondern wie beim Drehen
auf der Stelle, Parametrierungen einzelner Kaskaden. Ebenfalls bleibt das Auslegungsverfah-
ren unabhingig von der Giite der Manéver in der Nachauslegung, da hier Topologien im
Sinne von K.O.-Kriterien aussortiert werden. Es ist allerdings anzunehmen, dass die Auswahl
geeigneter Manover in den ersten zwei Stufen des Auslegungsverfahrens durch die gewahlten
Giitemafle bereits optimale Topologien bestimmt, die kein instabiles Verhalten erzeugen.

— |e,| in m angepasst === |e;| inm

0.2 — |ey| inm angepasst === |e,| inm
—— 1/25|e,| in ° angepasst - - = 1/25|ey| in °

Abbildung 6.15: Betrag des Regelfehlers der Positionstrajektorienfolgeregelung eP wihrend des Manévers Drehen
auf der Stelle fir beide Parametrierungen aus Tabelle 6.7.
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Abbildung 6.16: Referenzlenkwinkel §,f mit der Parametrierung der Gesamtsimulation.
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Abbildung 6.17: Referenzlenkwinkel d,f mit der angepassten Parametrierung.
51
TUD
g 0
3
-5
0

tins

Abbildung 6.18: Referenzraddrehzahlen w.er mit der Parametrierung der Gesamtsimulation.
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Abbildung 6.19: Referenzraddrehzahlen w.of mit der angepassten Parametrierung.
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6.2 Gesamtsystemsimulation

Der Schwerpunkt der Gesamtsystemsimulation liegt auf der Auswertung des Verhaltens der
Elemente der kaskadierten Fahrzeugfithrungsregelung. Fiir das vorgestellte Testmandver er-
folgt die Betrachtung der Trajektorienfolgeregelungen in Abschnitt 6.2.1. Hierbei wird der
Trajektorienfolge-Regelungsfehler sowie das Verhalten der Beschleunigungen auf den Fahr-
zeugschwerpunkt analysiert. Die Verteilung der Stellgréflien und das Verhalten der virtu-
ellen Stellgrofien auf den Fahrzeugschwerpunkt werden in Abschnitt 6.2.2 diskutiert. Die
Auswertung der Radmodul-Fithrungsgrofienbestimmung sowie das Regelungsverhalten der
Radmodul-Regelkreise erfolgt in Abschnitt 6.2.3. Hierbei wird der Fokus auf die an den Rad-
modulen eingestellten Lenkwinkel, Drehzahlen und Drehmomente gelegt. Die Giite der Stor-
drehmomentbeobachtung sowie der Regelfehler der Lenkwinkel und Drehzahlen werden pra-
sentiert.

6.2.1 Positions- und Geschwindigkeitsfolgeregelung

Zur Beurteilung der Unabhéngigkeit von der aktuellen Fahrzeuggeschwindigkeit der durch-
géngigen Regelungsarchitektur wird der Regelfehler der Positions- und Geschwindigkeitsfol-
geregelung betrachtet. Fiir das Testmanéver werden die Betrage der Regelfehler der Trajekto-
rienfolgeregelungen in €,-Richtung in den Abbildungen 6.20 bis 6.22, in &,-Richtung in den
Abbildungen 6.23 bis 6.25 und die Gierbewegung um die €,-Achse in den Abbildungen 6.26 bis
6.28 prasentiert. Eine Regelung der Beschleunigungsgrofien erfolgt nicht, weshalb hier die Re-
ferenztrajektorien und die tatséchlich erzeugten Trajektorien gegentibergestellt werden. Bei
den Positions- und Geschwindigkeitstrajektorien wird der maximale Regelfehler wiahrend
des Manovers in orange hervorgehoben. Die maximalen Regelfehler der Gesamtsystemsimu-
lation sind in Tabelle 6.8 zusammengefasst.

Tabelle 6.8: Maximale Regelfehler der Positions- und Geschwindigkeitsfolgeregelung wihrend des Testmanévers.

Regelfehler max(|ex|) max(le;|) max(|ey|) max(ley|) max(|ep|) max(|éy])

Wert 0,095m  0,230ms~! 0,071m  0,138ms~' 2,870° 8,200° 5!

Die Verlaufe der Regelfehler und der Beschleunigungen auf den Fahrzeugschwerpunkt zei-
gen glatte Verldufe wihrend des Mandvers unabhiangig vom Zustand des Fahrzeugs. Eine
Ausnahme dabei ist die Gierwinkelbeschleunigung wihrend des Slalommandvers, siehe Ab-
bildung 6.28, die wahrend eines Richtungswechsels durch die verzégernden Aktordyamiken,
Lenkwinkel- sowie Drehzahlanderungen und die damit verkniipften Regelfehler, siche Ab-
schnitt 6.2.3, zu einer Asymmetrie der Kréfte in der Reifenaufstandsflache fithrt und dadurch
eine Gierbeschleunigung hervorruft. Ein weiterer interessanter Teil ist der Ubergang zum
Parkmanéver ab ¢t = 555, bei dem besonders bei der Gierwinkel- und Gierratenregelung ei-
ne Spitze, gerade der maximale Regelfehler aus Tabelle 6.8, in den Regelfehlern beobachtet
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wird. Der Regelfehler entsteht durch den Arbeitspunktwechsel der Radmodule, da die (theo-
retisch) optimale Ausrichtung, zum Beginn des Einparkens bei ca. 110° auf3erhalb des zulas-
sigen Lenkwinkelbereichs liegt. Infolgedessen éndert sich das Vorzeichen der Referenzlenk-
winkel und durch die Verzégerung der Lenkungsaktoren entsteht zunéchst eine Abweichung
des Gierwinkels, der wihrend des Einparkvorganges ausgeregelt wird. Am Ende des Parkma-
névers verbleibt die Positionsabweichung |ex| < 0,04m, |e,| < 0,02 m und |e,| < 0,5°.

Dadurch, dass nur wenige Teile des Mandvers als anndhernd stationdr betrachtet werden
konnen, lassen sich die Wirkungen der Integratoren innerhalb der Regelungen nur tiber die
Verringerung der Amplituden bis zum teilweise vollstandigen Verschwinden des Regelfeh-
lers interpretieren. Fiir die sechs Regelgroflen werden dabei hoherfrequente Schwingungen
der Regelfehler mit niedrigeren Amplituden der Regelfehler gegeniiber den maximalen Re-
gelfehlern wihrend des Mandvers beobachtet.
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Abbildung 6.20: Betrag des Positionsregelfehlers |ex| (blau) und maximaler Fehler max(|ex|) (orange) wihrend
des Testmanovers.
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Abbildung 6.21: Betrag des Geschwindigkeitsregelfehlers || (blau) und maximaler Fehler max(|ez|) (orange)
wihrend des Testmanévers.
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Abbildung 6.22: Referenzbeschleunigung @ ref (blau) und Ist-Beschleunigung a. ist (rot) des Testmanéver.
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Abbildung 6.23: Betrag des Positionsregelfehlers |ey | (blau) und maximaler Fehler max(|ey|) (orange) wahrend
des Testmanovers.
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Abbildung 6.24: Betrag des Geschwindigkeitsregelfehlers |e, | (blau) und maximaler Fehler max(|ey|) (orange)
wihrend des Testmanovers.
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Abbildung 6.25: Referenzbeschleunigung a,, r¢ (blau) und Ist-Beschleunigung a,, is¢ (rot) des Testmanover.
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Abbildung 6.26: Betrag des Gierwinkelfehlers |e,, | (blau) und maximaler Fehler max(|e,,|) (orange) wihrend des

Testmanovers.
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Abbildung 6.27: Betrag des Giergeschwindigkeitfehlers |, | (blau) und maximaler Fehler max(|é, |) (orange) wih-

rend des Testmandvers.
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Abbildung 6.28: Referenzgierbeschleunigung szref (blau) und Ist-Beschleunigung 121}“ (rot) des Testmandver.

6.2.2 Stellgrofienverteilung und virtuelle Stellgrofien

Im Fokus der Stellgroflenverteilung liegt neben der fehlerfreien Aufteilung der virtuellen Re-
ferenzkrafte des Schwerpunkts F), of bzw. F), ;of und des Referenzmoments M. ;¢ auf die
Krifte in der Reifenaufstandsfliche F, ,cf, die optimale Ausnutzung des Kraftschlusspoten-
tials und die Verringerung der Verlustenergie. Diese sekunddren Optimierungszeile werden
vergleichend gegentiber den Methoden aus dem Stand der Technik in Abschnitt 6.3.1 dis-
kutiert. Die tatsachlich durch das Fahrzeug erzeugten Grofien ul'd sind zusammen mit den
virtuellen Referenzgroien w4 in den Abbildungen 6.29 bis 6.31 abgebildet. Durch die grund-
legende Methode der Stellgroenverteilung entstehen keine Fehler zwischen der Abbildung
der virtuellen Referenzgroien uld auf die den verteilten Referenzkrifte in der Reifenauf-

ref
standsflache F ., .

Die resultierenden virtuellen Stellgrofen u"} sowie die am Fahrzeug anliegenden Grofien

hd zeigen wihrend des Testmanovers einen glatten Verlauf. Ein negativer Effekt durch die
verwendeten Integratoren in den Trajektorienfolgeregelungen kann dabei nicht beobachtet
werden. Auch die robuste Positionsfolgereglung mit der Anpassung der Geschwindigkeits-
referenztrajektorie fithrt zu keinem negativen Schwingungsverhalten der virtuellen Stellgro-
3en ulr‘gf Dadurch, dass die Storgrofien an den Radmodulen bzw. in der Reifenaufstandsflache
modelliert sind und diese durch die unterlagerten Regelungen kompensiert werden, miissen
durch die Trajektorienfolgeregelungen nicht nur Referenzkrifte zur Anderung der Zustinde
der Horizontaldynamik, sondern auch zum Ausgleich dieser Storgrofien erzeugt werden. Dies
ist deutlich an der Differenz zwischen F; ;of und F}, ;; in Abbildung 6.29 zu sehen. Die in
Abschnitt 6.2.1 aufgezeigten Spitzen der Regelfehler der Gierwinkel- und Gierratenregelung
spiegeln sich auch in der virtuellen Stellgrofle M ;¢ wider, da hier durch eine hohe Stellgro-
Be der Regelfehler ausgeglichen werden muss. Erfolgt ein reiner Querversatz des Fahrzeugs,
beispielsweise zwischen ¢ = 33s und t = 37s, miissen die Storgroflen auch iiber F, ,of

kompensiert werden.

u
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Abbildung 6.29: Stellgrofie der Trajektorienfolgeregelungen F;, of und am Schwerpunkt des Fahrzeugs anliegende
Kraft Fy jst.
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Abbildung 6.30: Stellgrofie der Trajektorienfolgeregelungen Fy ..r und am Schwerpunkt des Fahrzeugs anliegende
Kraft Fy ..
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Abbildung 6.31: Stellgiermoment der Trajektorienfolgeregelungen M .of und am Schwerpunkt des Fahrzeugs an-
liegendes Drehmoment M, .
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6.2.3 Radmodul-Fithrungsgroflenbestimmung und -Regelung

Im Anschluss an die Stellgréfienverteilung mit der Schnittstelle F,, .r erfolgt die individuel-
le Betrachtung der Radmodule. Zur Ansteuerung der Radmodule werden mit der Radmodul-
Fihrungsgroflenbestimmung die Referenzraddrehzahlen §,0f und -Lenkwinkel wyef berech-
net. Die Referenz-Lenkwinkel sind in Abbildung 6.32 und die Referenz-Raddrehzahlen in Ab-
bildung 6.33 dargestellt. Diese Referenzgroflen werden durch die Lenkwinkel- und Raddreh-
zahlregelkreise eingeregelt, wobei die Solldrehmomente M s ;of und M, ;¢ der Elektromo-
toren bestimmt werden. Diese resultierenden Referenzdrehmomente sind in den Abbildun-
gen 6.36 und 6.37 abgebildet. Als Teil der Regelungsstrategie der Lenkwinkelregelung wird
das beobachtete Stordrehmoment Mg’dJ durch einen High-Gain-Luenberger-Beobachter bei-
spielhaft fiir das vordere linke Rad in Abbildung 6.34 présentiert. Die resultierenden Regel-
fehler es und e,, werden beispielhaft fiir das vordere Linke Rad in den Abbildungen 6.35 und
6.38 dargestellt. Fiir die verbleibenden drei Radmodule ¢ = 2, 3,4 werden die beobachteten
Stordrehmomente und die Regelfehler in Anhang D.3 aufgefiihrt.

Die Radmodul-Fuhrungsgrofienbestimmung erzielt wihrend des Mandvers glatte Verlaufe
der Referenzgrofien. Dabei werden wihrend des ISO-Doppelspurwechsels relativ kleine Lenk-
winkel, dis¢ v = £4° an der VA und dis; 1, = £2° an der HA erzeugt. Beim Slalommanéover
resultieren dagegen relativ grofie Lenkwinkel 6;5; ~ £44° an den vier Rédern des Fahrzeugs.
Wiéhrend des Slalommangévers sind die Werte der Lenkwinkel fiir alle Réader gleich, wodurch
ein Stor-Giermoment minimiert wird und nur die Ausregelung von Storgrofien leicht abwei-
chende Lenkwinkel an einzelnen Riadern hervorruft. Die maximalen und minimalen Lenk-
winkel liegen wéhrend des Einparkens bei 6 = 51°und § = —49°, womit die Lenkwin-
kelbeschridnkungen nicht erreicht werden. Dieses Verhalten ist gezielt durch die Parametrie-
rung der Regelung erméglicht worden. Ebenfalls werden die Réder in ihre Ausgangsstellung
dcnd =~ 0, durch die Endwertgewichtung im Glitemaf, zuriickgefiihrt.
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Abbildung 6.32: Ist-Lenkwinkel d;s; der vier Radmodule wihrend des Testmanévers.

Die Raddrehzahlen der Réder wiy verhalten sich gleichmafig wahrend des Manévers und
oszillieren nur dann mit niedriger Amplitude, wenn eine dynamische Anderung der Fahr-
zeugzustinde eine Anderung der Stérgréfien hervorruft oder das Ausregeln eines Regelfeh-
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lers durchgefithrt wird. Am Ende des Mandvers stehen die Rader still. Wihrend des Ein-
parkens erfolgt gegeniiber den angesprochenen Methoden aus dem Stand der Technik, siehe
Abschnitt 4.3.1, ein Vorzeichenwechsel der Raddrehzahlen an der HA, welcher zusammen mit
der Lenkwinkelanderung die erforderlichen Referenzkrifte und translatorischen Geschwin-
digkeiten der Réder erzeugt. Das Verhalten dieser Regelungsmethode wird detailliert in Ab-
schnitt 6.3.2 diskutiert.
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Abbildung 6.33: Ist-Raddrehzahlen wjg; der vier Radmodule wihrend des Testmanovers.

Die Beobachtung der Stérgrofiendrehmomente mit dem High-Gain-Luenberger-Beobachter
ist beispielhaft fiir das vordere linke Rad in Abbildung 6.34 dargestellt. Die Ergebnisse der ver-
bleibenden Réder in Abbildung D.3. Die erzeugten Referenzdrehmomente M s und M, der
Regelungen, siehe Abbildungen 6.36 und 6.37, erzeugen das Regelverhalten der Lenkwinkel
und Raddrehzahlen wie in den Abbildungen 6.35 und 6.38 durch die Regelfehler dargestellt.
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Abbildung 6.34: Beobachtete Storgrofie M 5,d,v1 durch den High-Gain-Luenberger-Beobachter (orange, gestrichelt)
und tatséchliche Storgréfle M q,.1 (blau), des Radmoduls ¢ = 1, vorne links.

Die beobachtete Storgrofle M57d7v1 durch den High-Gain-Luenberger-Beobachter folgt der
Dynamik der Storgroflie, wodurch die Storgrofien um die €5 .-Achse kompensiert werden.
Zusammen mit dem Vorfilter und der Zustandsriickfithrung entsteht der Regelfehler wie
in Abbildung 6.35 prasentiert. Durch die Bestimmung des zeitvarianten Trigheitsmoments
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J(t), basierend auf dem kinematischen Verhalten der Radauthangung, gibt das Vorfilter fiir
das Manover die gewiinschte Fihrungsgroflie an, wodurch stationare Genauigkeit resultiert.
Beschreibt die Referenztrajektorie d,¢f eine konstante, verschwindet der Regelfehler. Die er-
zeugten Spitzen der Regelfehler es resultieren im Wesentlichen beim Slalommandéver und
dem Einparken, wobei der Abstand zweier aufeinanderfolgender Werte d,¢ relativ zu den
anderen Manoveranteilen hoch ist. Obwohl die Radmodul-Fithrungsgrofienbestimmung die
Dynamik der Aktoren beriicksichtigt, entsteht hier dennoch eine Phasenverschiebung zwi-
schen Referenz- und Ist-Wert.
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Abbildung 6.35: Betrag des Regelfehlers der Lenkwinkelregelung |es 1| (blau) und maximaler Regelfehler
|max(es v1)| (orange), des Radmoduls 7 = 1, vorne links, wihrend des Testmanévers.

Die erzeugten Referenzdrehmomente der Regelung verhalten sich zu diesen Beobachtungen
analog. Beim ISO-Doppelspurwechsel und dem Slalommanéver werden hohe Stellgrofien er-
zeugt, um den Storgroflen entgegenzuwirken, und um den Regelfehler auszugleichen. Eben-
falls konnen Haltemomente, zur Kompensation der Stérdrehmomente, wihrend den kurzen
Phasen mit Geradeauslauf, entgegen des Bohrmoments wihrend des Einparkens sowie der
Beschleunigung und dem Verzégern beobachtet werden, die auch zur Verlustenergie der Rad-
module beitragen.
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Abbildung 6.36: Stellgroflen der Radmodul-Lenkungswinkelregelungen M s der vier Radmodule.
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Obwohl am Rad auch Stérgréfien um die €. ,-Achse anliegen, erzielt der PI-Raddrehzahlregler
ein ausreichend gutes Verhalten, siehe Abbildung 6.38, da die Referenzgrofien eingeregelt
werden und bei konstanten Referenzen der Regelfehler verschwindet. Das konstant anlie-
gende Drehmoment, siehe Abbildung 6.37, wird zur Kompensation der Verlustleistungen be-
notigt und erhoht dadurch die Verlustenergie. Dabei sind spitzen in den Regelfehlern, siehe
Abbildung 6.38, bei den Beschleunigungs- und Verzégerungsvorgiangen zu beobachten.
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Abbildung 6.37: Stellgroflen der Radmodul-Raddrehzahlregelung M, der vier Radmodule.
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Abbildung 6.38: Betrag des Regelfehlers der Raddrehzahlregelung |e,, 1| (blau) und maximaler Regelfehler
|max (e, v1)| (orange), des Radmoduls ¢ = 1, vorne links, wihrend des Testmangvers.
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6.3 Regelungskonzepte

In diesem Abschnitt wird eine detaillierte Betrachtung der Regelungskonzepte Stellgrofen-
verteilung, prasentiert in Abschnitt 6.3.1, und Radmodul-Fithrungsgréfienbestimmung, dis-
kutiert in Abschnitt 6.3.2, durchgefiihrt.

6.3.1 Sekundire Optimierungsziele

Zwischen der Stellgrolenverteilung, in der Energieverluste minimiert und das Kraftschluss-
potential maximiert werden, und der Ansteuerung der Elektromotoren nimmt die Radmodul-
Fithrungsgroffenbestimmung eine zentrale Rolle bei der Fahrzeugfithrung ein. Eine Verringe-
rung der Verlustenergie ist nur dann konsistent in der Regelungskaskade, wenn die Informa-
tionen der verteilten Referenzkrifte auch bei der Bestimmung der Radmodul-Fithrungsgré3en
und der unterlagerten Regelkreise erhalten bleibt.

Nachfolgend werden dazu Methoden aus dem Stand der Technik mit den in dieser Arbeit pré-
sentierten verglichen. Positions- und Geschwindigkeitstrajektorienfolgeregelung sowie die
unterlagerten Regelkreise sind fiir die betrachteten Szenarien gleich und entsprechen den
Methoden mit ihrer Parametrierung wie sie in dieser Arbeit vorgestellt werden. Als Ver-
gleichsmethode (RLD) zur Bestimmung der Radmodul-Fithrungsgrofien werden die in Ab-
schnitt 4.3.1 diskutierten Gleichungen verwendet. Zur Stellgrofienverteilung wird eine Me-
thode zur optimalen Kraftschlussausnutzung (MOS) aus [Mos16] und die Moore-Penrose-
Inverse (MPI), siehe Gleichung 4.12 mit ..y = 0 [ODB06], angewendet. Die Methoden ha-
ben gemeinsam, dass die Bestimmung der Stellgréflen F'yy, ,of fehlerfrei durchgefithrt wird.
Unterschiede dieser Methoden sind die zur Verfiigung gestellten Informationen. Zur optima-
len Kraftschlussausnutzung werden die geschitzten maximalen Reifenaufstandskrafte F'y .y,
siehe Gleichung 3.105, benétigt. Die Moore-Penrose-Inverse optimiert keine sekundaren An-
forderungen. Die in dieser Arbeit prasentierte Methode beriicksichtigt Rollwiderstiande, das
Schlupfverhalten sowie die Verlustkennfelder der Elektromotoren. Zur Referenzgréfienbe-
stimmung aus dem Stand der Technik wird keine Beschrankung der Lenkwinkel implemen-
tiert, da diese nicht dafiir ausgelegt ist und die Ergebnisse dadurch nicht aussagekraftig sind.
Eine detaillierte Analyse des Einparkens wird in Abschnitt 6.3.2 présentiert.

Neben dem Energiebedarf fiir das Testmanover Jg werden das Fahrkomfort-Gitemaf§ J,,
der maximale Kraftschluss' max(n) und die maximalen Positions-Regelfehler max(|ex|) und
max(|ey|) fiir das Testmanéver ausgewertet. Die Ergebnisse des Vergleichs sind in Tabelle 6.9
aufgelistet.

In den Ergebnissen aus Tabelle 6.9 zeigt sich eine signifikante Verbesserung des Energie-
verbrauchs durch die vorgestellte Stellgrofienverteilung zusammen mit der Radmodul-Fiih-
rungsgroflenbestimmung. Hierbei ist der Einfluss der Radmodul-Fithrungsgrofienbestimmung

! Ohne die Betrachtung des Kraftschlusses wihrend des Einparkens, da hier fiir alle Simulationen max(n) ~ 1

ist.
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hervorzuheben, da diese auch mit den Methoden aus dem Stand der Technik eine Verbesse-
rung erzielt. Ein Grund dafiir ist die Informationserhaltung der Stellgréf3enverteilung. Ei-
ne geringfligig schlechtere maximale Kraftschlussausnutzung, ca. An ~ 17 % gegeniiber
den Methoden MOS + RF und MOS + RLD wird festgehalten?. Die Regelfehler sind mit der
Radmodul-Fithrungsgréf3enbestimmung dieser Arbeit nicht signifikant hoher als mit der Me-
thode aus dem Stand der Technik, wobei diese fiir das Einparken einen Lenkwinkelbereich
dret € [—180°, 180°] zur Verfiigung hat. Ein wesentlicher Unterschied ist auch, dass die
Methode der Referenzgrofienbestimmung aus dem Stand der Technik kontinuierlich Refe-
renzgroflen berechnet und damit keine Haltezeit, gegentiber der Abtastzeit At des MPC in
dieser Arbeit, fiir die unterlagerten Regelkreise vorhanden ist. Das Komfortgiitemaf§ .J,, ist
fiir die ersten vier Methodenkombinationen aus Tabelle 6.9 nahezu gleich und verschlechtert
sich mit der Verwendung der MPL

Tabelle 6.9: Vergleich der Regelungskaskaden Stellgrofienverteilung (CA) und Radmodul-Fithrungsgrofienbestim-
mung (RF) mit Methoden aus dem Stand der Technik. Aus [Mos16] (MOS), mit der Moore-Penrose-
Inversen (MPI) und der Referenz-Lenkwinkel und -Drehzahlbestimmung (RLD).

StellgréBen- Fithrungsgr.- Jg Ja max(lex|) max(|ey|)
verteilung  bestimmung in Ws inms—2 max(n) inm inm

CA RF 18482151 0,475 0,805 0,100 0,045

CA RLD 696 178,77 0,472 0918 0,071 0,032
MOS RF 195154,92 0,472 0,746 0,101 0,042
MOS RLD 737125,97 0,471 0,670 0,071 0,026
MPT RF 241821,31 0,488 0,992 0,095 0,054
MPI RLD 759238,77 0,499 0,993 0,067 0,053

6.3.2 Radmodul-Fiihrungsgrofienbestimmung beim Einparken

Die Radmodul-Fithrungsgréfienbestimmung hat die Aufgabe die Referenzlenkwinkel- und
raddrehzahlen optimal fiir den gesamten Betriebsbereich des Fahrzeugs zu bestimmen, dabei
die Lenkwinkelbeschriankungen einzuhalten sowie die Kraftverteilung der Stellgroflenver-
teilung auf die unterlagerten Regelkreise weiterzufithren. Wie in Tabelle 6.9 gezeigt, erfiillt
die Methode genau diese Aufgabe. Aus der Tabelle wird ebenfalls ersichtlich, dass der Ener-
gieverbrauch der Vergleichsmethoden aus dem Stand der Technik (MOS und MPI) durch die
Radmodul-Fithrungsgréf3enbestimmung reduziert wird. In diesem Abschnitt wird eine de-
taillierte Betrachtung des Konzeptes présentiert. Zur Analyse wird der Fokus auf das Einpar-
ken gelegt, da autonomes Parken und eine Verkiirzung der Parkdauer entscheidende Vorteile

2 Wie in [SMH20] gezeigt, ist die Kraftschlussausnutzung wihrend des ISO-Doppelspurwechsels nahezu gleich

zu der Methode aus [Mos16].
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des Fahrzeugkonzeptes darstellen und dabei unmittelbar die angesprochenen Herausforde-
rungen, beispielsweise durch die Steigerung der Wendigkeit, des urbanen Straflenverkehrs
adressiert.

Die Radmodul-Fithrungsgroflenbestimmung zeichnet sich durch die Beriicksichtigung der
unterlagerten Aktor-Dynamiken, siche Abschnitt 4.3, der expliziten Beriicksichtigung der Be-
schriankungen (0pnin, dmax) sowie der zeitvarianten Gewichtungsmatrizen, siehe Tabelle B.3,
aus. Die beriicksichtigte Aktor-Dynamik bleibt in den nachfolgenden Versuchen unverin-
dert. Fur die Referenzgroflenbeschrinkung und die Gewichtungen der Methode wird das Ein-
parkmandéver, das auch Teil des Testmandévers ist, mit verschiedenen zuldssigen Lenkwinkel-
Intervallen getestet und mit Methoden aus dem Stand der Technik, siehe Abschnitt 4.3.1,
gegeniibergestellt.

Der Verlauf der Referenz-Lenkwinkel und -Raddrehzahlen als Ausgangsgrofien der Metho-
den werden qualitativ verglichen. Zur Beurteilung des Verhaltens werden weiterhin die ma-
ximalen Regelfehler der Position des Fahrzeug sowie die Regelfehler und der Lenkwinkel am
Ende des Manovers als Kriterium zur Beurteilung gewihlt. Die Ergebnisse sind in Tabelle 6.10
aufgefithrt. Mit der Parametrierung der Gesamtsystemsimulation werden die Lenkwinkelver-
laufe zu den Beschriankungen aus Tabelle 6.10 in Abbildung 6.39 und 6.40 gezeigt.

Aus Tabelle 6.10 kann man ablesen, dass die Regelfehler grofier und das Verhalten am En-
de des Manovers mit sinkendem maximalen Lenkwinkel d,,,, schlechter werden. Hinsicht-
lich des Gesamtfahrzeug-Regelverhaltens erzielt die Methode aus dem Stand der Technik die
niedrigsten Regelfehler, wobei keine Ruckfithrung des Rades in die Ausgangsstellung durch-
gefithrt wird.

Tabelle 6.10: Analyse der Radmodul-Fithrungsgréfienbestimmung fur verschiedene Lenkwinkelbeschrankungen
Omin = —Omax und Vergleich mit einer Methode aus dem Stand der Technik (SdT).

Versuch  max(ex) exend max(ey) ey end max(€ey) €y end max(dend)
mit dppax IN M inm inm inm in° in® in °

60° 0,06  39-107* 006 871074 241 0,36 0,55

50° 0,08 003 0,06 0,01 2,41 0,32 0,94

40° 0,17 0,02 0,14 0,02 3,48 1,21 1,48

30° 0,30 003 024 0,02 7.13 3.20 16,30

SdT 0,05 001 0,02 50107 063 0,04 165,58

Mit Hilfe der Abbildungen 6.39 und 6.40 werden die Versuche aus Tabelle 6.10 qualitativ un-
tersucht. Zunéchst wird ein Sprung des Lenkwinkels der Methode aus dem Stand der Tech-
nik beobachtet, der durch den beschrinkten Wertbereich der atan2(-)-Funktion resultiert.
Dieses Verhalten ist maf3geblich abhéngig von der Geschwindigkeitsreferenztrajektorie, da
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diese in der Berechnung der Lenkwinkel verwendet wird. Sollen mit dieser Methode Lenk-
winkel unter einem bestimmten Wert §,,,, bleiben, ist dies durch den Trajektorienplaner in
der Planung zu beriicksichtigen. Weiterhin kann diese Methode nur positive Raddrehzahlen
erzeugen, weshalb der Referenz-Lenkwinkel innerhalb des atan2(-)-Wertebereichs springt
und dabei auch die Dynamik der Aktoren nicht beachtet wird.

Die prasentierte Methode in dieser Arbeit kompensiert die beschrankten Lenkwinkel durch
das Ansteuern negativer Raddrehzahlen, was besonders bei den Beschrankungen 30° und 40°
in Abbildung 6.40 beobachtet werden kann. Damit die Rader den Referenz-Geschwindigkeiten
Vzy,ret Und den Kraftreferenzen F' rof folgen kénnen, wechselt der Algorithmus abhangig
von den Beschriankungen und Gewichtungen innerhalb der MPCs das Vorzeichen der Lenk-
winkel und Drehzahlen, wobei das Gitemafle der Algorithmen minimal wird. Wéhrend der
Fahrt mit konstanter Geschwindigkeit v,, wird beobachtet, dass die Referenzlenkwinkel bis
t &~ 4 s und die Referenzdrehzahlen bis ¢ &~ 2's beider Methoden identisch sind.

tins

Abbildung 6.39: Referenzlenkwinkel §.c¢,1 fiir verschiedene Beschrinkungen des Lenkwinkels (Smin, dmax)
nach Tabelle 6.10 sowie Vergleich mit einer Methode aus dem Stand der Technik. SdT (lila), 30°

(rot), 40° (blau), 50° (griin), 60° ( ).
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Abbildung 6.40: Referenzraddrehzahlen §,.c¢ ;1 fiir verschiedene Beschrankungen des Lenkwinkels (0min, dmax)
nach Tabelle 6.10 sowie Vergleich mit einer Methode aus dem Stand der Technik. SdT (lila), 30°
(rot), 40° (blau), 50° (griin), 60° ( ).
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Zur Darstellung des parameterabhéngigen Verhaltens der Radmodul-Fithrungsgréf3enbestim-
mung wird eine Variation der Gewichtungen 7,,x mit A\, = 0 beispielhaft fiir das Rad vorne
links ¢ = 1, mit vier Verldufen des Referenz-Lenkwinkels d; o in Abbildung 6.41 und die
dazu passenden Verlaufe der Raddrehzahl w ;¢ in Abbildung 6.42, gezeigt. Mit dieser Ge-
wichtung wird das Folgen der Referenzkrafte F';, 3 o iiber die Beriicksichtigung des Re-
ferenzdrehmoments im Giitemafl mit dem Anteil .J, gegeniiber der Geschwindigkeitsfolge
durch jl gewichtet.
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Abbildung 6.41: Referenzlenkwinkel ¢ 1 fiir verschiedene Gewichtungen der Radmodul-Fithrungsgrofienbe-
stimmung. rmax = 1 - 106 (rot), rmax = 1- 105 (blau), rmax = 5 - 10° (grin), rmax =1 - 104

( )-

Aus den Abbildungen wird geschlussfolgert, dass der Wechsel des Arbeitspunktes desto spa-
ter durchgefithrt wird, je niedriger ry,,x gewéhlt ist. Dabei wird eine niedrigere Referenzdreh-
zahl beobachtet sowie eine verkurzte Dauer, in der die Referenzlenkwinkel auf den Lenkwin-
kelbeschriankungen liegen. Zusammen mit diesen Beschrankungen des Referenzlenkwinkels
erfolgt dadurch eine Abstimmung tiber das Verhalten der Fihrungsgrofienbestimmung ab-
hangig des durchzufithrenden Manévers des Fahrzeugs. Konvergiert ry,,x gegen Null ndhern
sich die Referenzgrofien dem Verhalten der Methode aus dem Stand der Technik an.

Das Verhalten der verbleibenden Referenz-Lenkwinkel ¢ = 2, 3,4 der Parametrierung in der
Gesamtsimulation ist in Anhang D.4 aufgefiihrt. Dabei zeigt sich, dass durch die gewahlte
Parametrierung die Beschrankungen der Lenkwinkel eingehalten werden, ohne dass die-
se gegen die Beschrankungen konvergieren. Allerdings wird der zur Verfiigung stehende
Lenkwinkelbereich einzelner Rader durch die einheitliche Parametrierung der MPCs nicht
ausgenutzt. Eine gezielte Parametrierung der einzelnen Module der Radmodul-Fithrungsgro-
Benbestimmung kann deshalb eine Verbesserung des Gesamtsystemverhaltens erzielen. Der
vorgestellte Algorithmus ist abhéngig von der Geschwindigkeitsfolgeregelung und der dar-
aus erzeugten Geschwindigkeitreferenztrajektorie vy vt der Rader, wodurch eine optimale
und individuelle Parametrierung auf einer Schar geeigneter Referenz-Trajektorien fiir das
Mandover Einparken basieren sollte, die spéter auch auf einem realen Fahrzeug durchgefiihrt
werden.
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Abbildung 6.42: Referenzdrehzahlen w1 fiir verschiedene Gewichtungen der Radmodul-Fithrungsgrofienbe-
stimmung, 7max = 1 - 10° (rot), rmax = 1 - 10° (blau), rmax = 5 - 10° (griin), rmax = 1 - 104

( )-

6.4 Fazit

Das présentierte Auslegungsverfahren in den drei Stufen Vor-, Grund- und Nachauslegung
ermoglicht es neben der Topologie der Radauthdngung auch entscheidende Parameter des
Fahrzeugkonzepts optimal auszulegen. Wihrend in der Vorauslegung Parametrierungen an
strukturelle und parametrische Anderungen der Radmodule angepasst werden, z. B. die Aus-
legung der Feder- und Dampferkonstanten durch héhere Radmassen an allen vier Radern,
ermoglicht die Betrachtung der Hohe des Nick- und Wankzentrums eine gezielte Optimier-
ung des Fahrkomforts. Dabei zeigen die Ergebnisse, dass diese beiden Parameter den maf3-
geblichen Einfluss auf den Fahrkomfort abbilden und weder die Fahrzeugfithrungsregelung
noch der Entwurf der Radauthangung, bezogen auf das Giitemaf3 nach der BS 6841, einen
signifikaten Einfluss auf den Fahrkomfort haben.

Mit den ausgewihlten Manovern Geradeausfahrt und ISO-Doppelspurwechsel, die in der
Grundauslegung verwendet werden, gelingt es, die kinematischen Werte in Konstruktions-
lage sowie die virtuellen Lenker und Drehpole des Fahrwerks so zu bestimmen, dass das
Gesamtfahrzeugverhalten tiber die Auslegung des Fahrwerks verbessert wird. Dabei wird
gezeigt, dass durch die Modellierung der Storgréflen an den Radmodulen zusammen mit dem
White-Box-Modell des Fahrwerks die Wechselwirkungen so abgebildet wurden, dass die Par-
tikelschwarmoptimierung systematisch ein globales Optimum, bezogen auf den jeweiligen
Auslegungsschritt, findet. Auch hierbei wird die Fahrzeugfithrung und das detaillierte Mo-
dell, zusammen mit der Bestimmung des vertikaldynamischen Verhaltens iiber Wank- und
Nickpole, in allen Black-Box-Optimierungen beriicksichtigt. Ein zentrales Ergebnis ist, dass
der Energieverbrauch des Fahrzeugkonzepts durch die Festlegung des kinematischen Verhal-
tens der Radauthdngung minimiert werden kann.

Mit der Analyse basierend auf dem Testmanéver wird gezeigt, dass die Verwendung einzelner
Manover im Auslegungsverfahren geeignet ist, um das Fahrwerk so auszulegen, dass es auch
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in umfangreichen Szenarien ein optimales Ergebnis fiir die sekundéren Ziele bestimmt wird.
Dabei ist ein weiteres Ergebnis, dass die Regelungsgiite nicht signifikant durch den Entwurf
des Fahrwerks beeinflusst wird. Maximale Regelfehler variieren dabei nur gering in allen
gezeigten Szenarien.

Dieses Verhalten wird auch in der Nachauslegung bestatigt. Ein erster Robustheitstest durch
das Manover Seitenwindempfindlichkeit zeigt ein unmittelbares Ausregeln der Storgrofien
durch die Fahrzeugfithrungsregelung und dabei die Verwendung der Freiheitsgrade des Fahr-
zeugkonzepts, denn alle Lenkwinkel werden aktuiert. Dadurch, dass die Vorgabe der Refe-
renzgréBBen der einzelnen Radmodule optimal durch die Stellgroflenverteilung und die Rad-
modul-Fithrungsgrofienbestimmung erfolgt, sind diese Lenkwinkel ebenfalls optimal fiir den
Betriebszustand wahrend des Mandvers. Manover die hohe Lenkwinkelbereiche erzwingen,
wie beispielsweise das gezeigte Drehen auf der Stelle, werden nicht negativ durch die Fahr-
werksauslegung beeinflusst und mit der Fahrzeugfithrungsregelung erfolgreich durchgefiihrt.
Dabei zeigt sich, dass eine Nachtparametrierung der Radmodul-Fithrungsgréf3enbestimmung
das Regelungsverhalten weiter verbessern kann.

Die gezeigte Gesamtsystemsimulation mit dem Testmandver zeigt, dass die Fahrzeugfiih-
rungsregelung mit dem entworfenen Fahrwerk unabhéngig vom Betriebszustand, d. h. Still-
stand, Fahren mit niedrigen Geschwindigkeiten, Beschleunigen, Bremsen, dynamische Ma-
néver mit hohen Lenkwinkel wie dem gezeigten Slalom, klassische Manéver wie der ISO-
Doppelspurwechsel sowie Parkieren, die Freiheitsgrade des Fahrzeugkonzepts nutzt, um das
Fahrzeug optimal hinsichtlich der sekundiren Ziele, Energieverbrauch und Fahrsicherheit
als Minimierung des maximalen Kraftschlusses, durchgingig anzusteuern. Dabei werden die
StorgroBen an den Radmodulen tiber die Luenberger-Beobachter so kompensiert, dass die
theoretischen Betrachtungen des kaskadierten Entwurfs der Fahrzeugfithrung als zutreffend
angenommen werden. Dies wird auch durch die relativ niedrigen Regelfehler wahrend des
Mandovers gezeigt. Wihrend des Parkens werden dabei auch Regelfehler so ausgeregelt, dass
am Manoverende (Stillstand) Regelfehler nahe Null resultieren, obwohl durch die Beschrin-
kung der Lenkwinkel von +60° zum Beginn des Parkmandvers ein Wechsel des Arbeits-
punkts durch die Radmodul-Fithrungsgréfienbestimmung erzwungen wird, und dadurch zu-
néchst ein relativ hoher Regelfehler der Gierbewegung entsteht.

Durch die losgeloste Betrachtung der sekundiaren Ziele durch eine Variation der Stellgrofien-
verteilung und der Radmodul-Fithrungsgréf3enbestimmung zusammen und gegeniiber Me-
thoden aus dem Stand der Technik wird gezeigt, dass die prasentierte durchgéngige Fahrzeug-
fihrungsregelung nicht nur die Anforderungen erfiillt, sondern auch den Energieverbrauch,
bei nur geringfiigig hoherer Kraftschlussausnutzung, reduziert. Weiterhin wird gezeigt, dass
die Kraftschlussausnutzung gegeniiber Methoden aus dem Stand der Technik, ohne Optimier-
ung sekundérer Ziele, signifikant niedriger ist. Daraus kann abgeleitet werden, dass eine Pa-
rametrierung der Stellgrofienverteilung auch eine Priorisierung der Kraftschlussausnutzung
gegeniiber dem Energieverbrauch erzielen kann. Weiterhin kann ein weiteres Einstellen der
Parameter die gemeinsame Optimierung beider Ziele so verbessern, dass ein gewiinschtes
Gesamtfahrzeugverhalten resultiert.
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AbschlieBend wird durch die Betrachtung des Manévers Einparken gezeigt, dass iiber die Pa-
rametrierung das Fahrzeugverhalten so eingestellt werden kann, dass die Wendigkeit des
Fahrzeugs gesteigert und auch unter beschrinkten Lenkwinkeln die Uberaktuiertheit des
Fahrzeugkonzepts optimal ausgenutzt wird. Das, beispielhaft mit einem Parameter der Rad-
modul-Fithrungsgroffenbestimmung erlauterte, Fahrzeugverhalten zeigt, dass durch eine ge-
meinsame Abstimmung des Bauraums zusammen mit der Zustandsgrofienbeschrankung in
der Regelungsmethode die dezentralisierten Lenkwinkel des Fahrzeugkonzepts optimal abge-
stimmt werden konnen. Parkmanover konnen durch das fehlende Rangieren schneller durch-
gefithrt werden, was durch die Verwendete Referenztrajektorie gezeigt wird.

Das Auslegungsverfahren sowie die dabei verwendete Fahrzeugfithrungsregelung stellt den
Konzeptentwurf zur initialen Gestaltung der Fahrwerkskinematik, welche den Energiever-
brauch und Fahrkomfort des Fahrzeugs verbessert, in den Entwicklungsfokus. Wie in Kapi-
tel 3 angegeben, werden dazu einige Vereinfachungen und Annahmen getroffen, die nachfol-
gend reflektiert werden. Zunichst ist festzuhalten, dass solche Systemteile modelliert sowie
Algorithmen zur Regelung entworfen werden, die gerade die Freiheitsgrade der Ansteuerung
sowie die physikalischen Schnittstellen zu den Radmodulen so abbildet, dass die angestrebten
sekundiren Optimierungsziele durch die Auslegung des Fahrwerksverhalten und die Rege-
lung optimiert werden. In daran anschlieBenden Entwicklungsschritten sind diese Konzepte
und Ergebnisse mit weiterfithrenden Simulationen oder Versuchstrigern zu verifizieren. Da-
bei sollten insbesondere die Vereinfachungen realer Gegebenheiten, z. B. ideale Haftreibungs-
koeffizienten und exakt bekannte Messwerte, untersucht werden. Dazu kann die Nachausle-
gung des Verfahrens erweitert werden, um das System hinsichtlich seiner Robustheit, bspw.
bezogen auf Modell- und Parameterunsicherheiten und Messfehler, zu analysieren. Méglich-
keiten sind die Erweiterung des detaillierten Fahrzeugmodells und die Erprobung der Fahr-
zeugfithrungsregelung mit einem geeigneten Versuchstrager. Manéver wie bspw. der 1-Split-
Versuch erzielen dabei Aussagen iiber das Verhalten der Fahrzeugfithrungsregelung. Damit
die Ergebnisse des Fahrwerkentwurfs erprobt werden konnen, ist zunichst ein Verfahren
anzuwenden, dass die Vorgabe des kinematischen Verhaltens zu Anforderungen zur realen
Konstruktion eines Fahrwerks tibertragt. Ebenfalls sind aus den benétigten Stellgrofien an
den Radmodulen sowie der erzielten Kinematik grundlegende Anforderungen an die Elek-
tromotoren und den Bauraum abzuleiten. Abschliefend wird festgehalten, dass das Verhal-
ten der Fahrzeugfithrungsregelung bezogen auf die Betrachtung des Nominalverhaltens, mit
detaillierter Modellierung relevanter Schnittstellen, aussagekraftige Ergebnisse erzielt. Da-
mit verkniipft ist, dass die Ergebnisse des Fahrwerksentwurfs nur bezogen auf diese Grund-
annahme kinematische Verhaltensvorgaben erméglicht. Das vorgestellte simulationsbasierte
Verfahren kann durch die Erweiterung realer Gegebenheiten, die Reduzierung von Vereinfa-
chungen und Annahmen, hinsichtlich seiner Aussagefihigkeit des Fahrwerksentwurfs weiter
verbessert werden.






7  Zusammenfassung

Zentrales Forschungsobjekt dieser Arbeit ist ein radselektiv angesteuertes Fahrzeugkonzept,
mit dem eine dezentralisierte, (iberaktuierte Ansteuerung der vier Radmodule mit je zwei
Elektromotoren fiir individuelle Traktion und Lenkung der Réder resultiert. Das vollstindig
elektrifizierte Fahrzeug wird dabei in einem automatisierten Szenario ohne Fahrer betrach-
tet, wodurch der Stand der Technik der Fahrzeugfiihrung radselektiv angesteuerter Fahrzeug
erweitert wird.

Diese Arbeit hat das Ziel die durch die Uberaktuierung dieses Fahrzeugkonzepts resultie-
renden Freiheitsgrade optimal anzusteuern und zusammen mit einer optimalen Auslegung
des Fahrwerks das Fahrzeugkonzept so auszunutzen, dass der Energieverbrauch bestmog-
lich reduziert, der Fahrkomfort gesteigert und die Fahrsicherheit, beschrieben tiber die Kraft-
schlussausnutzung der Réder, verbessert wird. Dazu werden zwei Forschungsschwerpunkte
betrachtet. Zunichst ist dies der Entwurf einer durchgéngigen und lokal optimalen Fahrzeug-
fithrungsregelung und zweitens, die optimale Anbindung der Réder an das Fahrzeug durch
eine Topologie-Optimierung der Radauthangung.

Dazu wurde in dieser Arbeit erstmalig ein iteratives Auslegungsverfahren zur Topologie-
Optimierung der Radaufthdngung des Fahrzeugkonzepts prasentiert. Dabei werden manuel-
le Auslegungsschritte und automatisierte Black-Box-Optimierungen kombiniert. Im ersten
Schritt werden die grundlegende Gestalt und die Parameter des Fahrzeugs festgelegt, vor-
handenes Expertenwissen aus der Literatur, z. B. zur Auslegung des vertikaldynamischen
Verhaltens, verwendet und die Parametrierung der entworfenen Algorithmen und Metho-
den der Fahrzeugfithrungsregelung in der Simulation an einem in dieser Arbeit aufgestellten
detaillierten Fahrzeugmodell durchgefiihrt.

Eine wesentliche Neuerung des Fahrzeugmodells ist das entwickelte White-Box-Modell des
Fahrwerks, dessen kinematisches Verhalten durch die Topologie der Radauthangung, vir-
tuelle Lenker und Drehpole, iiber verschiedene im Stand der Technik vorhandene Systeme
(MacPhersons, Doppelquerlenkerachse) erzeugt werden kann. Zusammen mit einer umfang-
reichen Modellierung der Stérgrofien in der Reifenaufstandsfliche werden die Wechselwir-
kungen zwischen den mechatronischen Radmodulen, dem Fahrwerk und der Fahrzeugfiih-
rungsregelung abgebildet. Die Langen der virtuellen Lenker und Hohen der Drehpole sind
die Optimierungsparameter des Verfahrens. Darauf aufbauend erzielt eine hohe Anzahl von
Iterationen der verwendeten Partikelschwarmoptimierung des Auslegungsverfahrens eine
global optimale Topologie der Radaufthangung.

Im ersten Schritt des Auslegungsverfahrens werden dabei die Hohen von Nick- und Wank-
zentrum des Fahrzeugaufbaus bestimmt und die resultierenden optimalen Werte als konstan-
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te Parameter im weiteren Verfahren angenommen. Die Bestimmung des Wank- und Nickzen-
trums erfolgt in einer ersten Black-Box-Optimierung zur Maximierung des Fahrkomforts. Die
Quantifizierung des Fahrkomforts mit der BS 6841 Norm wird dabei als Giitemaf} verwendet.
Es zeigt sich, dass das Wankzentrum maf3geblichen Einfluss auf dieses definierte Komfortgii-
temafd hat, aber das Nickzentrum nur eine untergeordnete Rolle einnimmt. Durch die kon-
sistente Verwendung der Fahrzeugfithrungsregelung innerhalb der Black-Box-Simulationen
konnen auch ungewohnliche Parametrierungen der Wank- und Nickzentrumshohe, relativ
zum Stand der Technik, erzielt werden, die bei einer konventionellen Auslegung des Fahr-
zeugs nicht relevant wiren. So zeigt ein tiber dem Schwerpunkt liegendes Wankzentrum das
beste Ergebnis bezogen auf das Komfortgiitemaf}, ohne die Fahrstabilitit des Fahrzeugs zu
gefihrden, was durch die Berticksichtigung der Reifenaufstandskrifte innerhalb der Rege-
lungsarchitektur erméglicht wird.

Im nichsten Schritt wird die optimale Anbindung des Rades an den Fahrzeugaufbau ermittelt,
wobei das Wank- und Nickzentrum als konstante Parameter des Modells betrachtet werden
und dadurch der wesentliche Einfluss auf den Fahrkomfort festgelegt ist. In diesem Schritt
wird das kinematische Verhalten iiber die Radlenkkinematik, aus dem Stand der Technik, mit
einer Radhubkinematik, die den Einfluss des Fahrzeugaufbaus auf das Rad abbildet und da-
durch die zustandsabhangige Veranderung der Kinematik darstellt, gekoppelt. Ein weiteres
Giitemafl wird dazu definiert, das den Energieverbrauch in den Black-Box-Optimierungen
abhéingig von den Verlustleistungen am Rad in Abhéingigkeit des kinematischen Verhaltens
der Radaufhidngung optimiert. Dabei zeigt sich, dass der Energieverbrauch durch die Redu-
zierung der Storgrofien tiber die Kinematik der Radauthangung bzw. die Parametrierung der
Lenker und Drehpole minimiert wird. Die Ergebnisse des Auslegungsverfahrens zeigen, dass
die Radaufthdngung einen entscheidenden Einfluss auf den Energieverbrauch hat und eine
optimale Auslegung dieser die Verlustenergie reduziert.

Ein Verfahren zur Auslegung des Fahrwerks eines radselektiv angesteuerten Fahrzeugs wur-
de im Stand der Technik bislang nicht vorgestellt. Einzelne Konzepte des in dieser Arbeit
vorgestellten Verfahrens wurden aus vorhandenen, simulativen Entwurfsverfahren konven-
tioneller PKW abgeleitet, z. B. die Verwendung evolutiondrer Algorithmen [Niel12] und eine
Stufenweise Auslegung [Mdd12], und in das neue Verfahren eingebettet.

Ein zweites zentrales Forschungsthema dieser Arbeit ist die durchgéngige, optimale Fahr-
zeugfithrungsregelung. Es wird gezeigt, dass das Fahrzeug ohne Einschrinkung des mog-
lichen Betriebsbereichs oder diskretes Schalten innerhalb von Methoden oder Algorithmen
durch die entworfene kaskadierte Regelungsarchitektur optimal angesteuert wird. Dabei folgt
auf eine robuste H ,-Positionsregelung eine Geschwindigkeitsregelung basierend auf flacher
Vorsteuerung und PI-Trajektorienfolgeregelung. In den nachfolgenden Kaskaden wird zu-
nichst die Kraftverteilung auf die Radmodule tiber die Stellgroflenverteilung durchgefiihrt
und anschlieBend die Referenzraddrehzahlen- und Lenkwinkel durch die Radmodul-Fiih-
rungsgroenbestimmung berechnet. Eine Storgréflenkompensation durch einen High-Gain-
Luenberger-Beobachter zur Lenkwinkelregelung und die Ansteuerung der Elektromotoren
durch einen Vorfilter und eine optimale Zustandsriickfithrung der Lenkwinkel sowie eine PI-
Raddrehzahlregelung erzielen unterlagerte Regelkreise mit niedrigen Zeitkonstanten und er-
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moglichen dadurch die entkoppelte Betrachtung der einzelnen Kaskaden. In der Stellgrofien-
verteilung werden die Freiheitsgrade der Aktoren zur Optimierung eines gemischten sekun-
dédren Giitemafies, Minimierung des Energieverbrauchs sowie der maximalen Kraftschluss-
ausnutzung, verwendet.

Die Ergebnisse zeigen, dass auch eine lokale Optimalitat innerhalb der Stellgrofienvertei-
lung in der Gesamtsystemsimulation mit einem umfangreichen Testmandver positiv zum
Fahrzeugverhalten und der Verbrauchsreduzierung beitrigt. Ermoglicht wird dies durch die
Struktur der Stellgrofienverteilung, dessen Gewichtungsmatrizen offline bestimmt werden
und online mit dem aktuellen Arbeitspunkt die optimale Gewichtung zur Kraftverteilung be-
reitstellt. Ein entscheidendes Ergebnis dieser Arbeit ist, dass die Information iiber die virtuel-
len Stellgroflen zwischen den einzelnen Kaskaden nicht verloren gehen darf. Dies wird durch
die entwickelte Radmodul-Fithrungsgrofienbestimmung erzielt. Dabei werden die Referenz-
Lenkwinkel und -Raddrehzahlen in Abhéngigkeit von der Referenzgeschwindigkeit und den
Ergebnissen der Stellgroflenverteilung durch Beriicksichtigung beider Fihrungsgrofien im
Giitemafd einer modellpradiktiven Struktur beriicksichtigt. Arbeitspunktabhéngige Gewich-
tungsmatrizen sowie die Verwendung einer Schlupfschiatzung zur Referenzgrofienanpassung
bestimmen kontinuierlich und ohne Einschrinkungen an den Fahrzeugzustand die optimalen
Referenzgrofien der Radmodule.

Abschlieend wird zusammengefasst, dass die gleichzeitige Berticksichtigung der Fahrzeug-
fihrungsregelung und einer detaillierten Modellierung des Fahrzeugs eine geeignete Grund-
lage fiir Black-Box-Simulationen zur Optimierung der Topologie einer Radaufthdngung dar-
stellt und dadurch initiale Aussagen tiber eine reale Fahrwerkskonstruktion getroffen werden
konnen. Die Ergebnisse des Auslegungsverfahrens basieren dadurch auf einer Regelungsar-
chitektur des Fahrzeugkonzepts, wie sie auch in einem spateren Einsatz innerhalb eines Real-
fahrzeugs verwendet werden wiirde. Die Erprobung mit einem umfangreichen Testmanéver,
das nicht nur konventionelle Manover abbildet, sondern auch die Fahrzeugfithrungsregelung
sowie das Fahrzugkonzept durch anspruchsvolle und neuartige Manéver herausfordert, de-
monstriert erfolgreich den gemeinsamen Entwurf des Fahrwerks mit der Fahrzeugfithrungs-
regelung. Dabei wird der Fahrkomfort verbessert und der Energieverbrauch reduziert, wobei
die Fahrsicherheit durch die Verringerung der maximalen Kraftschlussausnutzung erhalten
bleibt. Ein zentrales Ergebnis ist, dass der Energieverbrauch mafigeblich durch die Radauf-
hangung und das damit erzielte kinematische Verhalten beeinflusst wird.

Diese Arbeit prasentiert dadurch erste Aussagen zur optimalen Konstruktion der mechatro-
nischen Radmodule radselektiv angesteuerter Fahrzeuge sowie Regelungsmethoden und Al-
gorithmen zur durchgingigen und optimalen Ansteuerung des Fahrzeugs. Das prisentierte
Auslegungsverfahren stellt dabei eine systematische Fahrwerksentwicklung dar, welche das
automatisierte Fahren fokussiert. Die dabei entwickelten Algorithmen und Methoden verrin-
gern die Verlustleistungen und erhéhen die Wendigkeit durch die optimale Ausnutzung der
Freiheitsgrade des Fahrzeugkonzepts, wodurch Ansitze zur Losung der Herausforderungen
zukiinftiger Mobilitdt gegeben werden.






A Details zur Modellbildung

Die Parameter der Vertikaldynamik sind in Tabelle A.1 aufgefithrt und im Wesentlichen aus
[Str96] und [Sch09] entnommen. Die Parameter der Horizontaldynamik sind in Tabelle A.2
aufgelistet und werden so auch beispielsweise in [Mos16] und [Ore06] verwendet. Lenkungs-
und Raddrehzaldynamik werden mit Tabelle A.3 parametriert. Reifenparameter der MFT sind
in Tabelle A.4 zusammengefasst. Das Black-Box-MF-Tyre-Modell verwendet die Parameter
der Reifendatei "TNO_car205_60R15.tir", was einem Standardreifen 205/60 R 15 entspricht.
Die Radauthidngung wird mit Tabelle A.5 parametriert. Parameter die vom Fahrwerk abhén-
gig sind, beziehen sich auf die ausgewahlte Topologie 1 aus dem Kapitel 6. Parameter der

Radmodule, welche fir die vier Radmodule identisch sind, werden ohne Index angegeben.

A.1 Parameter der Modelle

Tabelle A.1: Parameter der Vertikaldynamik und der Federbeine.

Parameter Variable Wert Einheit
hd 2
530 k
Wanktragheitsmoment Jgfjd & m2
Jhd 586,07 kg m
hd 2
2200 k
Nicktragheitsmoment J?fld & m2
I 2319,2 kg m
Fahrzeugschwerpunkt hsp 0,5 m
Wankzentrumshohe Ry 0,679 m
Nickzentrumshohe Ry 0,239 m
ke 39078 kgs™2
Federbein, Federkonstant v
ederbein, Federkonstante Fn 4341 kgs—?
) kq 2439 kgs~!
Federbein, Dampferkonstant “Y
ederbein, Dampferkonstante Fan 3052 kgs—!
Abstand Karosserie zur liv 0,6 m
Lenker-Lagerung Le.n 0,6 m
Abstand Karosserie zum Iy 0,83 m
Federbein lh.n 0,83 m
Abstand Karosserie zum v 0,77 m
Rad-Aufstandspunkt len 0,85 m
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Tabelle A.2: Parameter der Horizontaldynamik sowie der Rad-Fahrzeug-Kopplung.

Parameter Variable Wert Einheit
Fahrzeuggesamtmasse mhd 1750 kg
Giertragheitsmoment Jhd 2500 kg m?

l 1,43 m
Radstand M

In 1,27 m
Spurweite Gv> Gh 0,74 m

Tabelle A.3: Parameter der Radmodule.

Parameter Variable Wert Einheit
Radmasse mWd 493 kg
Radtréager inklusive Elektromotor Amvd 40 kg
Raddurchmesser pwd 0,315 m
Tragheitsmoment um €&, ,, J;V d 4,84 kg m?
Triagheitsmoment um €; . J i(,io 0,667 kg m?
Rotatorische Dampfung did 30 kgm?s!

ay -25,05 m

a 5,35 mN~!
Bohrmoment- 52 77
Koeffizienten - ’ m 1

by 1,05 mN~

Co 2 mN~!

. k 0,10 -

Rollwiderstand- w0
Koeffizienten K 0,03 N

Ko s 0,02 -
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Tabelle A.4: Parameter der Reifenmodelle.

Parameter Variable Wert Einheit
Reifenmasse mtd 9,3 ke
Reifen-Federsteifigkeit ktd 200000 kgs—?2
Haftbeiwert 1 1 -
Degressivitatsfaktor ka 0,1 -
By, By 10,4 -
Bs, B 21,4 -
Reifenparameter MFT Cf, C’j 13 B
C3, Cy 1,1 -
F 4034 N
Federvorspannkraft Fjg; 4510 N
Tabelle A.5: Parameter der Radauthidngung.
Parameter Variable Wert Einheit
L, 0,20
Lenkerlédnge L. 033 2
h 0,93
Héhe des Langspols hi; 0.25 2
N -1,80 °
Sturzwinkel in KL o, o
Y0,h -2,79
0,40 °
Spreizungswinkel in KL o0y o
00.h -2,37
-4,54 °
Nachlaufwinkel in KL oy .
T0,h -0, 58
-0,0024
Nachlaufversatz in KL ",0,v ’ m
1k,0,h -0,0063 m
o Lo 0,00066 m
Lenkrollradius in KL Lo 10,0089 m
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A.2 Matrizen und Herleitungen zur
Fahrzeug-Vertikaldynamik

In diesem Abschnitt werden die Matrizen HVY, KV, K4, K¢ und M9 der Konstanten
der Vertikaldynamik definiert. Ebenfalls werden die Hebelarme der Radaufhdngung in den
Matrizen Ly, Ly, und L, zusammengefasst. Darauf aufbauend werden die Transformations-
matrizen T sp, Tk und T}, hergeleitet.

Die Federkonstanten k¢ ;, die Dampferkonstanten kq ; sowie die Massen der Rader mle und
deren Federkonstanten k¢ werden in die folgenden Matrizen eingeordnet

kkis 0 0 0 kag 0 0 0
|0 ka2 0 O | 0 ka2 0 0
Ki=149 o kes 0 Ka=| o kas O A1)
0 0 0 ks 0 0 0 kaqa
und
myd 0 0 0 B4 0 0 0
wd | 0 myd 0 0 wd | O k¥ 0 0
M 0 0 m¥ydt o0 N kyd 0 (A.2)
0 0 0 myd 0 0 0 Ky

Die Hebelarme der Radauthdngung zur Lagerung [y ;, den Federbeinen [}, ; sowie zu den Rei-
fenaufstandsflachen [, ; werden in die folgenden Matrizen eingeordnet

ha O 0 0 b1 0 0 0
0 Lo O 0O 0 Iy O 0
Ly = Ly = ) A.
k 0 0 ILes 07" 0 0 Ips O (A3)
0 0 0 Iy 0 0 0 Iy
und
Lki 0 0 0
o L2 0 0
L, 0 0 Ls 0 (A.4)

Zur kompakten Darstellung der Hebelarme zwischen Fahrzeugschwerpunkt und der Radauf-
hangung werden die beiden Transformationsmatrizen 71, und 7k zu

1 —ly —lps 1 =l =l

N IS AV NP I Y )
Tb - 1 lh 7lb73 und Tk B 1 lh *lk,S (AS)

1 I lb74 1 b lk,4



A.3 Herleitungen zur Radhubkinematik XXVII

definiert. Die Kréfte F'x in der Lagerung der Radauthédngung kénnen iiber die Hebelarmver-
héltnisse durch die Krifte in den Federbeinen F', bestimmt werden. Es resultiert

Fy = (L, — L) " (L, — Ly,) Fy,. (A.6)

Mit der Matrix H"9, welche die Hebelarme zwischen den Zustéinden der vertikalen Reifen-
dynamik und dem Schwerpunkt des Fahrzeugs angibt, wird Gleichung (A.6) zu

Fy = <I4X4 - de) Fy. (A7)
mit
HY = (L, — L)' (Ly, — Ly) (A8)

umgestellt. Die Transformationsmatrix 7 sp zwischen den Kraften im Fahrzeugschwerpunkt
und den Kréften der Radaufhingung wird schlieflich bestimmt zu

Tsp =T — Tk (I4X4 - de) . (A.9)

A.3 Herleitungen zur Radhubkinematik

In diesem Anhang wird die Anderung des Spreizungswinkels Ao aus Abschnitt 3.4 herge-
leitet. Die einzelnen Schritte sind bei der Herleitung der Anderung des Nachlaufwinkels A7
analog. In den Abbildungen A.1 ist die Ausgangssituation der Herleitung gezeigt. Das Fahr-
werk wird zunéchst in Konstruktionslage betrachtet, um die Hebelarme und Winkel zu de-
finieren. Eine Drehung der Radauthdngung um das Wankzentrum bestimmt schlief3lich die
Anderung des Spreizungswinkels.

—

€z

AO’

_

(a) Radhubkinematik in Konstruktionslage (b) Radhubkinematik mit Drehung um das Wankzentrum

r™dcos(ho

Abbildung A.1: Radhubkinematik, Konstruktionslage und Drehung um das Wankzentrum.
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Die Abstinde |77 |, |#g| und |#&| werden nach

|78 | = \/(/\o,ilr)z + (hwz — 74cos(70))?, (A.10a)
|78 | = \/(/\o,ilb)2 + (hwz — 74cos(70))2 (A.10D)

und
ré| = \/(/\o7ilb — Xo,iLsin(0¢)? + (Xo,ily + Lcos(op))? (A.10c)

berechnet. Die Winkel £%, % und A7 zwischen den Vektoren 773 und der Hochachse des
Fahrzeugs €, sind

|77 |cos(R%) = hywy — 74cos (7o) (A.11a)
hwz —
K9 = arccos ( Tﬂ COS(%)> , (A.11b)
Y
|73 |cos(7%) = hws — 7™4c0s(70) (A.12a)
hwz _ ewd
K% = arccos ( T_,UCOS(%)> (A.12b)
75|
und
7G| cos(RT) = hywy — 7V9c0s(70) + L - cos(ay) (A.13a)
hwz _ .wd I -
R¢ = arccos < ! COS?Z(;) * COS(UO)) . (A.13b)
rc

Abbildung A.1b zeigt das Einfedern der Radauthdngung als reine Drehbewegung um das
Wankzentrum. Die resultierende, fiir alle Punkte identische, Winkeldnderung A&° durch
Radhub und das Huben des Schwerpunktes wird mit dem Vektor |7 | bestimmt zu

|73 |cos (R + ART) = hyy — rV4cos(yg) — x?f 4z (A.14a)
Iz — rVcos — a2V 4y
AR = arccos | —— _(,’YO) 2t — k% (A.14D)
I !

Die Eingangsgroflen des Fahrwerkmodells Radhub und Huben des Schwerpunktes haben
schlieBlich tiber diese Winkeldnderung Einfluss auf die Spreizungswinkeldnderung. Damit
die Spreizungswinkelanderung Ao und der Einfluss des Wankwinkels berechnet werden
konnen, sind die Abstinde zwischen den Punkten B und C? mit der Lenkachse L zu be-
stimmen. Aus den beiden Gleichungen

|75 | - sin(R% + AR?) = |FZ] - sin(RG + ART) + L - sin(og + Ao + A ;0) (A.15a)
|75 | - cos(kRG + AR?) = |F&] - cos(RG + AR7) + L - cos(og + Ao + Ao ;0)  (A.15D)
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resultiert nach Division beider Gleichungen

tan (o + A+ Ao ) = LB UER T ART) 7 7] sin(FG + AR7)

A.l6
7| - cos(kG + ART) — 7G| - cos(RG + AR?) (A.16)

und schliefilich die gesuchte Spreizungswinkeldnderung Ao nach

gy — /\wﬂ. (A17)

Ao — arctan ( [7g| - sin(&G + ART) — |Fg] - sin(fg + A&7 )

7G| - cos(kG + ART) — 7G| - cos(RG + AR?)

A.4 Berechnung des zeitvarianten Radtrigheitsmoments

Dreht sich das Rad mit der Lenkachse €5 . exakt in der Reifenachse €; ., bleibt das Radtrag-
heitsmoment .J!¢ konstant. Wird das kinematische Verhalten des Fahrwerks beriicksichtigt,
liegt die €; ,-Achse des Rades in der Konstruktionslage geneigt und verschoben zur €5 .-
Achse. Andern sich durch die Radlenkkinematik die kinematischen Kennwerte, verschiebt
und dreht sich das Rad relativ zur €5 .-Achse, wodurch die Lenkachse nicht mit der der €, -
Achse Ubereinstimmt.

Zur Berechnung wird ein Koordinatensystem (ér,x, ér,y, é} Z), das sich im Mittelpunkt des

Rades befindet, definiert. Die Ausrichtung der Achsen erfolgt wie die des Reifenkoordinaten-
systems. Ziel ist es, das Rad in diesem Koordinatensystem in die Lenkachse €5 . zu drehen
und zu verschieben, um darauf basierend das Tragheitsmoment abzuleiten.

Der Trégheitstensor des Rades in Konstruktionslage J ist

Joz 0 0
Jo = 0 Jyy 0 , (A.18)
0 0 J..

wobei die Parameter J,,, Jy, und J. die konstanten Tragheitsmomente des Rades im Rei-
fenkoordinatensystem sind'.

Der Trégheitstensor dndert sich, wenn Sturz- und Spreizungswinkel das Rad um die €, ,-
Achse drehen, siehe Abbildung A.2, [B6h15]. Es resultiert der Tréagheitstensors J zu

sz 0
J=| 0 5(Joe + Jyy) — 5 (Jzz — Jyy)cos(2(y + o))
0 —%(JZZ — Jyy)sin(Z(’y—&-U))

(A.19)

—5(Jez = Jyy)sin(2(y + o)
3 (Jex + Jyy) + 5 (Joz = Jyy)cos(2(y + 0))

1 Zur besseren Lesbarkeit wird Jyy = J;”d und J,, = Jido verwendet.
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Abbildung A.2: Projektion der geneigten und verschobenen Lenkachse in die €5 .-Achse.

Das Rad verschiebt sich durch den Storkrafthebelarm 7., sowie durch den Nachlaufversatz ng
entlang der €, .- und é; ,-Achsen [Z.18]. Der Nachlaufversatz und der Radradius verschieben
als Hebelarme zusammen mit dem Nachlaufwinkel 7 das Rad entlang der €, ,-Achse. Durch
die Verschiebung dndern sich ebenfalls die Trigheitsmomente des Rades bezogen auf das
Reifenkoordinatensystem. Mit den beiden fahrwerksabhangigen Verschiebungen

a=r, und b= cos(T)ng+ sin(r)r"9, (A.20)

wird mit dem Satz von Steiner [Kru16] die Gesamténderung der Tragheitsmomente bezogen
auf die Lenkachse bestimmt zu

. a® ab 0
J=J+m" [ab b2 0 . (A.21)
0 0 a®+10b?

Das gesuchte Trigheitsmoment um die €5 .-Achse J14(¢) resultiert schlielich zu
1 1
Jt) = A (Jyy + J22) + 5 (o — Jyy) cos(2(y + o)) + m™(a® + b?). (A.22)

Beispielhaft wird das Triagheitsmoment fiir die Gesamtsimulation und das darin verwende-
te Fahrzeug aus Abschnitt 6.2 in Abbildung A.3 prasentiert. Die Abbildung zeigt, dass eine
geringe Anderung der kinematischen Kennwerte fiir héhere Lenkwinkel nur eine geringe
Anderung des Trigheitsmoments um die Lenkachse des Aktors erzeugt. Zu beachten ist,
dass sich der Energiebedarf zur Ansteuerung des Lenkaktors mit steigendem Tragheitsmo-
ment erhoht, was bei der Auslegung des Fahrwerks und der mechatronischen Radmodule
berticksichtigt werden sollte. Fiir den Regelungsentwurf kénnen schlie8lich fiir Vorder- und
Hinterachse die Mittelwerte des Tragheitsmoments verwendet werden. Hier beispielsweise
JI, = 0,680 kg m? und Ji4 = 0,736 kg m?.
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Abbildung A.3: Beispielhafter Verlauf des zeitvarianten Trigheitsmoments J.4(¢) um die Lenkachse des Aktors

€s,~. Mit i = 1 (rot), 2 (blau), 3 (griin), 4 (

).
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A.5 Filterfunktionen und Gewichtungen der BS 6841

Tabelle A.6: Filterfunktionen I} 1, , - ot} (f) und Gewichtungsfaktoren k; (.. ., - 1ot} der BS 6841.

Messposition  Achse Frequenzbereichin Hz  Fj 5y - rot} (f) Ej f2.y,2 rot}

Rotation

j=1 0 05<f<10 1,00 0,63
1,0 < f < 80,0 10/r

j=2 é 05<f<10 1,00 0,40
1,0 < f < 80,0 1.0/¢

ji=3 " 05<f<1,0 1,00 0,20
1,0 < f < 80,0 1,0/f

Sitzflache

j=1,2 T,y 05<f<20 1,00 1,00
2,0 < f <80,0 2,0/¢

j=3 2 05<f<20 1,00 1,00
2,0< f <50 f/5,0
50< f <160 1,00
16,0 < f < 80,0 16,0/¢

Riickenlehne

j=1 x 05<f<80 1,00 0,80
8,0 < f <2800 8,0/

j=2 y 05<f<20 1,00 0,50
2,0 < f <800 2,0/f

j=3 2 05<f<10 1,00 0,40
2,0 < f < 80,0 2,0/5

Fufplatte

j=1,2 T,y 05< f <20 0,40 0,25
2,0< f <50 f/5,0
50 < f <160 1,00
16,0 < f < 80,0 16,0/ ¢

j=3 2 05< f <20 0,40 0,25
2,0< f <50 f/5,0
50 < f <160 1,00
16,0 < f < 80,0 16,0/ ¢




B  Details zu den Regelungen

Die Parameter der Trajektorienfolgeregelungen sind in Tabelle B.1, der Stellgroflenvertei-
lung in Tabelle B.2, der Radmodul-Fithrungsgré3enbestimmung in Tabelle B.3 und Parameter
der Radmodul-Regelungen in Tabelle B.4 aufgefiihrt. Die resultierende Ubertragungsfunkti-
on R (s) des Ho-Entwurfs wird in Abschnitt B.1.1 présentiert, die Einstellung des MPCs
der Radmodul-Fihrungsgrofienbestimmung in Abschnitt B.1.2.

B.1 Parameter der Regelungen

Tabelle B.1: Parameter der Trajektorienfolgeregelungen.

Parameter Variable Wert Einheit
o 25 Nk -1
Geschwindigkeitsfolgeregelung TPl 8% m71
P-Anteil mit R "P,2 23 Nkgsm
P TP3 40 N s kg m?
12 Nkgm™!
Geschwindigkeitsfolgeregelung "1 & m7 1
I-Anteil mit R 1,2 ! Nkgm
! T3 30 Nkgm?
0,5 -1
m 1+ == S
Gewichtungsmatrix M 1 B o1 _1
My 1 6+ = S
H_.-Entwurf ’ 6 1
My 1 1+ 5 S
m 1 -
Gewichtungsmatrix M o mx’o . ~
H .. -Entwurf v,0
May,0 1 -
Tabelle B.2: Parameter der Stellgroflenverteilung.
Parameter Variable Wert Einheit
Gewichtungsmatrix der
\4 Igys -
Moore-Penrose-Inverse
A1 20 -

Gewichtung der Verlustleistungen

Ao 1 -
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Tabelle B.3: Parameter der Radmodul-Fihrungsgroflenbestimmung.

Parameter Variable Wert Einheit
Referenzanpassung ke 0,2 -

k 0,5 -
Gewichtung der 4 1000 22
Geschwindigkeitsreferenz max

A 20 -

ky 5 -
Gewichtung der Kraftreferenz Tmax 0,001 N—2m—2

Ar 0 -

ka 10 -
Endwertbedi

nawertbecingung dnax 15000 rad 2

Ommi -60 °
Lenkwinkelbegrenzung S o

Omax 60

Winin -100 s7!
Raddrehzahl-Begrenzung - 100 o1
Nomineller konstruktiver Nachlauf Tk 0,05 m

Tabelle B.4: Parameter der Radmodul-Regelungen.

Parameter Variable Wert Einheit

l 8,5-102 -1
Eintrige der Beobachter- &1 ’ 5 871
Verstarkungsmatrix L ls.2 2,3-10 S

& o ls.3 18107 -1

T 5000 0O -
Gewichtungen des Riccati-Ansatzes 0 0 1

S 0,001 -
Vorfilter Vs 1,4-10% -
Zustandsriickfithrung R; (1,4-10*1,1-10%) -

R, p 250 -1
PI-Drehzahlregelung R:,I 100 L




B.1 Parameter der Regelungen XXXV
B.1.1 Ubertragungsfunktion R, (s) der H,. -Regelung
Das Zustandsraummodell der H,.-Regelung ist
Too = AccToo + BooeP M (B.1)
Az} = CooToo + Doce®™ (B.2)
mit den Matrizen
0 00 0 0 —1,68 0
0 00 0 13,00 0 0
0 0 0 —-11,37 0 0 0
0 0 0 —46,04 0 0 5,070
0 00 0 —60,65 0 0
0 00 0 0 —-1,29 0
0 0 0 =325 0 0 —1,06
Ao = 0 00 0 —6,64 0 0 B3)
0 00 0 19,64 0 0
0 00 0 0 5,60 0
0 0 0 15,01 0 0 8,88
0 00 0 0 0 0
0 00 0 0 0 0
0 00 0 0 0 0
0 0 4,59 0 0 0 0
0,12 —0,14 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 —23,52 0 0
10,36 —30,66 0 0 0 0 0
0 0 5,85 0 0 0 0
0 0 0 8,91 0 0 0
—4,38 18,55 0 0 0 0 0 ’ B.4)
18,51 —96,84 0 0 0 —0,10 0
0 0 —103,57 0 —0,29 0 0
0 0 0 —249,61 0 0 0,23
0 0 —0,29 0 —0,20 0 0
0 —0,10 0 0 0 —0,20 0
0 0 0 0 —0,23 0 —0,20



XXXVI

B Details zu den Regelungen
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(B.7)

Mit der Laplace-Transformation dieses Zustandsraummodells entsteht die Ubertragungsfunk-

tion Roo(s).

B.1.2 Optimierungs- und Solver-Einstellungen

Tabelle B.5: Einstellungen der MPC-Implementierungen.

MPC 4.1
Toolbox YALMIP!
Solver fmincon?, Active-Set
Diskretisierung Runge-Kutta 45
Abtastzeit 0,001s
Aufrufzeit 0,001s
Pradiktions- und Steuerhorizont 3
Warmstart ja
Maximale Iterationen 100

Siehe [Lof04].
2

Der Software MATLAB.



C  Details zum Auslegungsverfahren

C.1 Parameter des Manovers Seitenwindempfindlichkeit

Tabelle C.1: Parameter des Manévers Seitenwindempfindlichkeit.

Parameter Variable Wert Einheit
Windgeschwindigkeit Ulw 20,0 ms~!
Fahrzeuggeschwindigkeit phd 27,78 ms~!
Anstromwinkel B 90,0 ©
Resultierende Geschwindigkeit Ures 34,23 ms!
Anstromflache Ay 6,0 m?
Windseitenkraftbeiwert Clw 0,9 -
Luftdichte Plw 1,2 kgm™3
Resultierende Storkraft Flw 3796 N

C.2 Referenztrajektorien des Testmanovers
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Abbildung C.1: Referenzposition Xef.
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Abbildung C.2: Referenzbeschleunigung 224 | = ay ref.
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Abbildung C.3: Referenzposition y,ef.
2
‘UJ
g
S 0 N
3
-2 |
| | | | | | | | | | |

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60

tins

Abbildung C.4: Referenzgeschwindigkeit a:]}r‘ff 5 = Uy, ref-
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Abbildung C.6: Referenzgierwinkel 1,¢.
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Abbildung C.7: Referenzgiergeschwindigkeit ﬁ?edfs = ref.
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Abbildung C.8: Referenzbeschleunigung i?sf,:a = Pref-



C.3 Lenkwinkelverlauf bei einer beschleunigten Kreisfahrt XLI

C.3 Lenkwinkelverlauf bei einer beschleunigten
Kreisfahrt
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Abbildung C.9: Lenkwinkelverldufe § einer beschleunigten Kreisfahrt. Zum Beginn lenken Vorder- und Hinterach-
se gegensinnig, mit steigender Querbeschleunigung a., stellen die Rader eine gleichsinnige Len-
kung ein. Mit ¢ = 1 (rot), 2 (blau), 3 (griin), 4 (gelb).

C.4 Parametrierung der PSO

Tabelle C.2: Parameter der Partikelschwarmoptimierung.

Parameter Variable Wert
Explorationsfaktor Ay 0,9
Eigene Gewichtung APSO,1 0,5
Gewichtung der besten Losung APSO,2 0,5
Zufillige Gewichtung I;?PSO}]_ 0,5
Zufillige Gewichtung kpso.2 0,5
Mutationsrate m 0,2
Standardabweichung der Mutation o 0,05
Suchstrategie - global
Grof3e der Population - 10
Abbruchkriterium Stagnation der - 20
Generationen

Abbruchkriterium maximale Gene- - 50
rationen

Gewichtung in J, kr (0,20,20,2)







D  Weitere Ergebnisse
D.1 Topologie-Optimierung

Tabelle D.1: Ergebnisse der Black-Box-Optimierung, Topologie 2-5, zur Auslegung der Geometrie der Radauthén-

gung.

Hohe Lange der Federbein- Radhebel Abstand Rad-

Langspol Lenkachse hebelarm adhiebelatm trager zu Drehpol
Topologie 2

hiy=035m L,=0254m I,,=079m [ ,=0669m [,,=1162m

hMp=0931m Ly=03%m [,=081m [ ,=0670m [,,=148m
Topologie 3

hiy =0095m L,=0324m [,=0833m [,=0807Tm [,~=0,532m

hipn=0643m Lyp=0383m [,n,=0921m [, =0,592m I, =0,640m
Topologie 4

hy=025"m L,=020Tm Iy, =0828m [ ,=0778m [,,=1,035m

hin=093m Ly,=0336m [,,=0936m I[,=079m I, =0,894m
Topologie 5

hy=029m L,=025lm [,,=0905m [ ,=078m I[,,=0924m

hn=0889m Ly=0366m [,,=080m I ,=0808m I,1=0,572m
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D.2 Fahrwerk

Storgrofien an den Lenkwinkelsystemen ¢ = 1 (rot), 2 (blau), 3 (griin), 4 ( )
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Abbildung D.1: Stérdrehmomente des Lenkwinkelsystems M 4 wihrend des Testmanovers.
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Abbildung D.2: Stérgrofie durch das Bohrmomente Ms 4 gy wihrend des Testmandvers.
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Abbildung D.3: Stérgrofle durch Antrieb und Bremse M g A wiahrend des Testmanovers.
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Abbildung D.4: Stérgrofle durch Radsturz M q rs wéhrend des Testmanévers
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Abbildung D.5: Stérgrofle durch Schragkaufwinkel Ms g, sa wéhrend des Testmanévers.
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Abbildung D.6: Storgrofie durch die dynamische Radlast M5 q rs wahrend des Testmanovers.
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Storgrofien an den Raddrehzahlsystemen
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Abbildung D.7: Stérdrehmomente des Raddrehzahlsystems M, q rs wahrend des Testmanovers.
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Abbildung D.8: Stérdrehmoment M, q,sA durch Wechselwirkungen mit der Fahrbahn wiahrend des Testmané-
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Abbildung D.9: Stérdrehmoment M, q rw durch Rollwiderstande wihrend des Testmanévers.
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Kinematik des Fahrwerks
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Abbildung D.10: Sturzwinkel «y wihrend des Testmanovers.
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Abbildung D.11: Spreizungswinkel o wihrend des Testmanovers.
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Abbildung D.12: Nachlaufwinkel 7 wihrend des Testmandvers.
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Abbildung D.13: Nachlaufstrecke ny wihrend des Testmanévers.
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Abbildung D.14: Lenkrollhalbmesser 71, wihrend des Testmanévers.
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Abbildung D.15: Raderhebung Ax“ 9= bedingt durch Radhub- und Radlenkkinematik wihrend des Testmanovers.
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D.3 Radmodulregelung
Storgrofienbeobachter Lenkwinkel i = 2, 3,4
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Abbildung D.16: Beobachtete Storgrofie M&d’w (orange, gestrichelt) und tatsachliche Stérgrofie Ms q v, (blau).
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Abbildung D.17: Beobachtete Storgrofie Mé,d,hl (orange, gestrichelt) und tatsachliche Stérgrofie Ms g n1 (blau).

100 ——— ‘ ‘
(o
i P
E 50} R i E .ﬁ |
E 1 G MM AL
Y I e TAae R A WAVWAWAVATE
2 ~r WY Won oW L
= Wt f AW
= 50| ' ! R
7100 | | | | | | | | | | | "“
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60
tins

Abbildung D.18: Beobachtete Storgrofie M,;,d,hr (orange, gestrichelt) und tatsachliche Stérgrofie Ms q p, (blau).
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Regelfehler Lenkwinkel : = 2, 3,4
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Abbildung D.19: Betrag des Regelfehlers der Lenkwinkelregelung |es x| (blau) und maximaler Regelfehler
|max(es vr)| (orange) wihrend des Testmanovers.

81| = |ref,n1 — Gist,hi
max(|drer,h1 — Jist,hi|)

o 6
g
= 4
® 1

2 |

0 L L | M | | 1 \L_/ | | |

35

0 ) 10 15 20 25 30 40 45 50 55 60

tins

Abbildung D.20: Betrag des Regelfehlers der Lenkwinkelregelung |es 1| (blau) und

maximaler Regelfehler
|max(es n1)| (orange) wihrend des Testmandvers.
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Abbildung D.21: Betrag des Regelfehlers der Lenkwinkelregelung |es1y| (blau) und maximaler Regelfehler
|max(es hr)| (orange) wihrend des Testmangvers.



D.3 Radmodulregelung

Regelfehler Raddrehzahl i = 2, 3,4

LI

06 |— |Wrcf,vr - wist,vr|
max(|wref,vr - wist,vr‘)
g 04}
5
3
O
0.2}
0 ‘
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60
tins
Abbildung D.22: Betrag des Regelfehlers der Raddrehzahlregelung |ey vr| (blau) und maximaler Regelfehler
|max(ew,vr)| (orange) wihrend des Testmanovers.
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Abbildung D.23: Betrag des Regelfehlers der Raddrehzahlregelung |e,, 11| (blau) und maximaler Regelfehler
|max(e, n1)| (orange) wihrend des Testmanévers.
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Abbildung D.24: Betrag des Regelfehlers der Raddrehzahlregelung |e, .| (blau) und maximaler Regelfehler
|max(e, nhr)| (orange) wihrend des Testmanovers.
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D.4 Radmodul-Fiithrungsgrofienbestimmung

Regelfehler Raddrehzahl i = 1 (rot), 2 (blau), 3 (griin), 4 ( )
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Abbildung D.25: Detailbetrachtung der Referenzlenkwinkel 8¢ beim Einparken.



E Erganzungen

E.1 Die atan2 (y, )-Funktion

Aufgrund des beschrinkten Wertebereichs der ¢ = atan(¥/z)-Funktion von ¢ € [—7/2, /2]
sowie einer Singularitit bei = 0 wird zur Vier-Quadranten-Inversion der tan(¢)-Funktion
die atan2 (y, 2)-Funktion verwendet.

Die atan2 (y, 2)-Funktion ist definiert nach [UVD11] zu

atan (%) wenn z > 0

T + atan () wenny > 0,2 <0

—7 + atan (¥ wenny < 0,z <0
atan2(y, ) = z (06) wenny > 0,z =0

; y>0,z=

-3 wenny < 0,z =0

undefiniert wenny =0,z =0

Da es beim letzten Fall in der Definition zu Problemen beim Anfahren aus dem Stillstand
kommt, wird die Funktion zu

atan (%) wenn z > 0
7r+atan(%) wenny > 0,2 <0
77r+atan(ﬂ) wenny < 0,2 <0
tan2 = z ’
atan2(y, z) 5 wenny > 0,2 =0
-3 wenny < 0,z =0
0 wenny = 0

erganzt. Dadurch wird der Wertbereich zu ¢ € [—, 7] fiir alle 2,y € R erweitert.

E.2 Partikelschwarmoptimierung

Die Partikelschwarmoptimierung (PSO) ist ein Optimierungsverfahren der Metaheuristiken'.
Das Vorbild dieses Verfahrens is das biologische Schwarmverhalten, z. B. von Végeln. Das
Verhalten der Tiere beschreibt Gesetzmaf3igkeiten, die im iibertragenen Sinne durch die PSO

1 Fir Problemstellungen deren Struktur, z. B. schlecht definiertes Giitemaf3, oder Komplexitit, z. B. durch eine

hohe Anzahl Optimierungsparameter, dazu fithrt, dass kein Optimierungsalgorithmus das globale Optimum in
akzeptabler Zeit oder tiberhaupt ein lokales Optimum findet.
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abgebildet werden. Im Fokus steht dabei das Verhalten des Individuums in der Gruppe. Wih-
rend das einzelne Individuum einen Mindestabstand zu den anderen Individuen hélt ohne
sich aus der Gruppe zu l6sen, adaptiert es die gesamte Gruppenbewegung. Die Suche nach
einem Rastplatz oder einer optimalen Futterstelle wird dabei haufig als Analogie zum Giite-
maf} betrachtet.

Ein erster Algorithmus der PSO wird in [KE95] und [EK95] zum Losen kontinuierlicher Black-
Box-Optimierungsprobleme eingefithrt. Im Gegensatz zu den Evolutiondren Algorithmen
tauschen die Elemente der PSO (Partikel) miteinander Informationen aus ohne zu konkur-
rieren® und beriicksichtigen ihre eigene Historie. Der populationsbasierte Ansatz besteht da-
durch aus einer Anzahl Partikel Ipgo. Das Verhalten innerhalb dieser Population wird durch
die iibergeordnete Gruppendynamik sowie das individuelle Verhalten des Individuums zu-
sammengesetzt, wobei letzteres die Gruppendynamik anregt. Jedes Individuum fiithrt drei
Schritte zur Anpassung des eigenen Verhaltens® durch.

1. Bewertung des Gruppenverhaltens
2. Vergleich mit dem eigenen Verhalten
3. Adaption des eigenen Verhaltens

Die Intelligenz des Verhaltens, bzw. die Effizient des Verfahrens, wird Emergenz genannt.
Ohne eine implizite Losungsstrategie oder das Abbilden einer geordneten Struktur aus der
Interaktion der Elemente, ist das Kollektiv in der Lage eine (global optimale) Losung zu finden.
Dabei konnen Eigenschaften des Systems nicht unmittelbar auf Eigenschaften der Elemente
zuriickgefithrt werden. Die PSO als Optimierungsverfahren wird deshalb durch eine geeigne-
te statistische Versuchsplanung bei der Initialisierung sowie der Abbildung der Korrelation
der Faktoren (Parameter hinter den Partikeln) gegeniiber dem Guitemafy gestiitzt. Dadurch
wird der fehlende interpretative Charakter der PSO ergénzt. [Led12]

Ein wesentlicher Nachteil der PSO ist eine mogliche frithe Konvergenz der Population in ein
lokales Optimum [Lov02]. Allerdings beschreibt [Ang98], dass dieses Verhalten gegentiber
Evolutionédren Algorithmen, auch bei Problemstellungen mit einer hohen Anzahl lokaler Op-
tima, geringeren Einfluss hat. Bei einigen Anwendungen wurde eine bessere Performanz der
PSO gegeniiber den Evolutiondren Algorithmen gezeigt. Hervorzuheben sind die schnellere
und robustere Konvergenz ([KS98], [VPMOO03] und [Omr05]).

Die Partikelschwarmoptimierung wird innerhalb des Auslegungsverfahrens dieser Arbeit als
Optimierungsverfahren angewandt.

E.2.1 Grundlegende Funktionsweise einer PSO

Jedes Partikel der Population i € Ipgo ist eine Losung des Optimierungsproblems. Jedem
Partikel i wird eine Position zpgo ; und eine Geschwindigkeit vpgo ; zugewiesen. Die Start-

Survival of the Fittest bei Evolutiondren Algorithmen

3 Einige Analogien zur Biologie und Psychologie sind in [Led12] aufgefiihrt.
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werte (2pg0,i,0, UPs0,i,0) der Partikel werden bei der Initialisierung zuféllig ausgewahlt. Fiir
ein Individuum wird die eigene beste Losung als Historie in 2 ; und fiir die Population in
THgo gespeichert.

In jeder Iteration k des Algorithmus wird als erstes die Bewertung der Fitness des Indivi-
duums durch eine Fitnessfunktion® F der aktuellen Position des Individuums bestimmt. Es
resultiert 25, ;, wenn die aktuelle Fitness die beste gegeniiber der davor gefundenen Posi-
tionen darstellt. Darauf aufbauend erfolgt der Vergleich der Fitness jedes Partikels mit der
hochsten Fitness der Population x3¢. Hat eines der Partikel einen bessern Wert, wird 3.4
iiberschrieben. Algorithmus 2 berechnet diese beiden Schritte Bewertung und Vergleich.

Algorithmus 2 Bewertung und Vergleich der Partikelschwarmoptimierung

1: procedure AUSWERTUNG(JJI’SSO’i,a?%SO’i,Ipso)
2 fori=1to |Ipso| do

3 = (l'PSO,i)

4 ifz>F (a:]*;so,i) then

> Tpgo,i = &

6 end if

7

8 if £ > F (zpgp) then

? Tpso = &

10: end if

11: end for

12:

13: return x4 and Thgo,; Vi € Ipso

14: end procedure

Die Adaption der Partikel erzielt im dritten Schritt des Verfahrens in jeder Iteration k eine
Anpassung der Bewegungsgeschwindigkeit der Partikel im Losungsraum. Die Geschwindig-
keitsadaption erfolgt durch

vpso.i(k + 1) = A\opso.i(k) + Apso.1kpso.1 (2550, — zpso.i(k))

AT (1)
+ Apso,2kpso,2 (hgo — 2rso,i(k))
wodurch die Positionsdnderung durch
rps0,i(k + 1) = zpso.i(k) + veso,i(k + 1) (E.2)

erfolgt. Dabei bestimmt die Gewichtung A, auch als Explorationsfaktor bezeichnet, den Ein-
fluss der Geschwindigkeit der vorhergehenden Iteration vpgo i (k). Ein hoher Wert fithrt zu
einer stirkeren Exploration des Losungsraums, ein niedrigerer zur Suche um die aktuelle
Position. Die Kombination aus den Gewichtungsfaktoren Apso 1 und Apgp 2 zusammen mit

% Die Fitnessfunktion beschreibt wie gut ein Partikel das zugrunde liegende Optimierungsproblem 15st.
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zwei Zufallszahlen I;:pso,l und ]ZEPSOQ gewichten zwischen der Suche in der Nachbarschaft
um die Position des Partikels mit der fittesten Position 234 und der Nachbarschaft der bis-
lang besten Position g, ; des Partikels selbst. Die Bewegung des Partikels ist beispielhaft
in Abbildung E.1 abgebildet.

*
IPso,i

A k T : — (k -
pso,1kpso.1 (Thso; — Tpso.i(k)) Apso.2Fps0.2 (2950 — Tps0. (k)

zpso,i(k)

Abbildung E.1: Beispielhafte Darstellung der Bewegung eines Partikels im Lésungsraum. Die graue Ellipse stellt
einen Normalverteilten Zielbereich fir kpgo,1, kpso,2 € [0,1] dar.

Fir Apso,1 > Apso,2 mit l;:psoJ = I;pso,g = 1 resultiert, dass die Population zunéachst
stiarker exploriert, da die einzelnen Partikel zum dominanten Partikel angezogen werden,
und sich dadurch die Geschwindigkeit erh6ht. Daraus folgt eine schnelle Konvergenz, aber
auch eine Verkleinerung des Suchraumes, wodurch gegebenenfalls nur ein lokales Optimum
gefunden wird. Mit Apgo,1 < Apgo,2 und l}pso,l = EPSOQ = 1 wird durch eine langsamere
Konvergenz der Losungsraum umfangreicher durchsucht, aber bei einer zu niedrigen Anzahl
Iterationen gegebenenfalls nicht das globale Optimum gefunden. Die beiden Gewichtungen
konne sich wihrend der Durchfithrung verandern, die Zufallszahlen dienen als Moglichkeit
eine Art Mutation® der Partikel anzustoen [Led12].

Die Durchfithrung der PSO erfolgt mit der Software optiSLang [Dyn21]. Die Tabelle mit den
Parametern wird in Anhang C aufgefiihrt.

5 Vergleichbar mit der Mutation und Rekombination der Evolutioniren Algorithmen.



Literaturverzeichnis

Offentlich zugingliche Quellen

[AKBO6]

[Alb09]

[Ang98]

[AZN*15]

[BASST11]

[BCL09]

[Bec00]

[Bot038]

[Bra13]

[Brig7]

[B5h10]

ANDREASSON, J. ; KNOBEL, C. ; BUNTE, T.: On Road Vehicle Motion Control-
striving towards synergy. In: 8th International Symposium on Advanced Vehicle
Control, 2006

ALBERS, L: Auslegungs-und Optimierungswerkzeuge fiir die effiziente Fahrwerk-
entwicklung, RWTH Aachen, Diss., 2009

ANGELINE, P.: Evolutionary Optimization versus Particle Swarm Optimization:
Philosophy and Performance Difference. In: 7th Annual Conference on Evolutio-
nary Programming, 1998

ARIFF, M. H. M. ; ZAMZzURI, H. ; NORDIN, M. A. M. ; YAHYA, W. ]. ; MAZLAN, S. A. ;
RaHMAN, M. A. A.: Optimal control strategy for low speed and high speed four-
wheel-active steering vehicle. In: Journal of Mechanical Engineering and Sciences
8(2015), S. 1516-1528

BREMBECK, J. ; A. SCHAUB, L. M. H. ; SATZGER, C. ; TOBOLAR, J. ; BALs, J. ; HIR-
ZINGER, G.: ROMO - The Robotic Electric Vehicle. In: 22nd IAVSD International
Symposium on Dynamics of Vehicle on Roads and Tracks, 2011

BAFFET, G. ; CHARARA, A. ; LECHNER, D.: Estimation of vehicle sideslip, tire
force and wheel cornering stiffness. In: Control Engineering Practice 17 (2009), S.
1255-1264

BECKER, K.: Subjektive Fahreindriicke sichtbar machen. expert verlag, 2000

BoTEv, S.: Digitale Gesamtfahrzeugabstimmung fiir Ride und Handling, Techni-
sche Universitat Berlin, Diss., 2008

BrANDT, S.: Datenanalyse fiir Naturwissenschaftler und Ingenieure. Springer,
2013

BRITISH STANDARDS: BS 6841: Guide to measurement and evaluation of human
exposure to whole-body mechanical vibration and repeated shock. 1987

BouwMm, D. F.: Integrierte Darstellungs- und Simulationsmethoden in der konzeptio-
nellen Fahrwerksentwicklung, Technische Universitat Graz, Diplomarbeit, 2010



LvII

Literaturverzeichnis

[Boh15]

[Bos14]

[Del13]
[Det05]

[DL18]

[DTT21]

[Dyn21]

[Eck15]

[Eck16]

[EG17]

[Ein10]

[EK95]

[ESBM21]

[Fah13]

BoHLKE, T.: Skript zur Vorlesung Technische Mechanik II. 2015. — Skript zur
Vorlesung

Bos, M.: Untersuchung und Optimierung der Fahrkomfort- und Fahrdynamikei-
genschaften von Radladern unter Beriicksichtigung der prozessspezifischen Rand-
bedingungen, Karlsruher Institut fir Technologie, Diss., 2014

DELFT-TYRE TASS INTERNATIONAL: MF-Tyre/MF-Swift 6.2 Help Manual. 2013

DETTKI, F.: Methoden zur objektiven Bewertung des Geradeauslaufs von Personen-
kraftwagen, Universitat Stuttgart, Diss., 2005

Du, Y. ; Liu, C.: Velocity Control Strategies to Improve Automated Vehicle Dri-
ving Comfort. In: IEEE Intelligent Transportation Systems Magazine 10 (2018), S.
8-18

DTT - Das Testa Team: Dual Motor Model S and Autopilot. https://
www.tesla.com/de_DE/blog/dual-motor-model-s-and-autopilot.
Version: 2021. — Zuletzt abgerufen: 28.07.2021

DyNARDO: optiSLang. https://www.dynardo.de/fileadmin/Material_
Dynardo/dokumente/broschuere/Brosch_optiSLang_eng_ P_web.
pdf. Version: 2021. — Zuletzt abgerufen: 29.07.2021

EckERT, M.: Energieoptimale Fahrdynamikregelung mehrmotoriger Elektrofahr-
zeuge — Am Beispiel eines Antriebsstrangkonzepts mit radindividuellen Antrieben,
Karlsruher Institut fiir Technologie, Diss., 2015

ECKERLE, S.: Fahrwerkskonzept fiir omnidirektionale Fahrmanover mittels radin-
dividueller Antriebe und Lenkung, Karlsruher Institut fiir Technologie, Masterar-
beit, 2016

Ersoy, M. ; GiEs, S.: Fahrwerkhandbuch — Grundlagen-Fahrdynamik-
Fahrverhalten-Komponenten-Elektronische ~ Systeme-Fahrerassistenz-Autonomes
Fahren-Perspektiven. Springer, 2017

EINSLE, S.: Analyse und Modellierung des Reifeniibertragungsverhaltens bei tran-
sienten und extremen Fahrmanovern, Technische Universitiat Dresden, Diss., 2010

EBERHART, R. C. ; KENNEDY, J.: A New Optimizer Using Particle Swarm Theory.
In: 6th International Symposium on Micro Machine and Human Science, 1995

Eusant, M. ; SinGH, K. V. ; Bansar, H. O. ; MEHRJARDI, R. T.: State of the Art
and Trends in Electric and Hybrid Electric Vehicles. In: Proceedings of the IEEE
109 (2021), S. 967-984

Fauing, F.: Full drive-by-wire dynamic control for four-wheel-steer all-wheel-
drive vehicles. In: Vehicle System Dynamics 51 (2013), S. 360-376


https://www.tesla.com/de_DE/blog/dual-motor-model-s-and-autopilot
https://www.tesla.com/de_DE/blog/dual-motor-model-s-and-autopilot
https://www.dynardo.de/fileadmin/Material_Dynardo/dokumente/broschuere/Brosch_optiSLang_eng_P_web.pdf
https://www.dynardo.de/fileadmin/Material_Dynardo/dokumente/broschuere/Brosch_optiSLang_eng_P_web.pdf
https://www.dynardo.de/fileadmin/Material_Dynardo/dokumente/broschuere/Brosch_optiSLang_eng_P_web.pdf

Literaturverzeichnis LIX

[FD94]

[FHRa19]

[GM20]

[Grioo]
[GU17]

[Hoe13]

[HSBB12]

[Int99b]

[Int10]

[JF13]

[Kas18]

[KE89]

[KE95]

[Kha08]

[KLNW15]

[Kno09]

FOLLINGER, O. ; DORRSCHEIDT, F.: Regelungstechnik: Einfiithrung in die Methoden
und ihre Anwendung. Huthig, 1994

FreEY, M. ; HAN, C. ; RUGAMER, D. ; AND, D. S.: Automatisiertes mehrdirektio-
nales Fahrwerksystem auf Basis radselektiver Radantriebe (OmniSteer). 2019. —
Abschlussbericht

Garro, M. ; MARINELLL, M.: Sustainable Mobility: A Review of Possible Actions
and Policies. In: MDPI Sustainability 12 (2020)

GRIFFIN, M. J.: Handbook of Human Vibration. Elsevier, 1990

GauTteriN, F. ; UNrav, H.-J.: Grundlagen der Fahrzeugtechnik II. 2017. — Skript
zur Vorlesung

Hoepr, J. Fahrdynamikregelung  fiir ~ fehlertolerante ~ X-By-Wire-
Antriebstopologien, Technischen Universitit Darmstadt, Diss., 2013

HIRZINGER, G. ; SCHAUB, A. ; BREMBECK, J. ; BURSCHKA, D.: RoboMobil — das
robotische Elektromobil mit kamerabasiertem Autonomieansatz. 2012

INTERNATIONAL ORGANIZATION FOR STANDARDIZATION: ISO 3888: Passenger cars
— Test track for a severe lane-change manoeuvre — Part 1: Double lane-change. 1999

INTERNATIONAL ORGANIZATION FOR STANDARDIZATION: ISO 12021: Preview Road
vehicles — Sensitivity to lateral wind — Open-loop test method using wind generator
input. 2010

JonanseN, T. ; Fossen, T. L: Control Allocation — A Survey. In: Automatica 49
(2013), S. 1087-1103

KasPAR, S.: Fahrdynamikuntersuchungen eines Elektrofahrzeugs mit Einzelrad-
Hinterradantrieb, Karlsruher Institut fiir Technologie, Diss., 2018

KIENCKE, U. ; EGER, R.: Lecture Notes in Control and Information Sciences. Sprin-
ger, 1989

KENNEDY, J. ; EBERHART, R. C.: Particle Swarm Optimization. In: IEEE Interna-
tional Conference on Neural Networks, 1995

Kuavm, H. K.: High-gain observers in nonlinear feedback control. In: Interna-
tional Conference on Control, Automation and Systems, 2008

KUGELE, W. ; LABERER, C. ; NIEDERMEIER, M. ; WINKLER, R.: Nachhaltige Mo-
bilitat in Stddten und Gemeinden. Sicher, umweltfreundlich, bedarfsgerecht und
bezahlbar. 2015

KnoBEL, C.: Optimal Control Allocation for Road Vehicle Dynamics using Wheel
Steer Angles Brake/Drive Torques Wheel Loads and Camber Angles, Deutsches zen-
trum fue Luft- und Raumfahrt, Diss., 2009



LX Literaturverzeichnis

[Kru16] Kruyregrs, F.: Klassische Mechanik. Wiley, 2016

[KS98] KENNEDY, J. ; SPEARS, M. W.: Matching Algorithms to Problems: An Experimen-
tal Test of the Particle Swarm and Some Genetic Algorithms on the Multimodal
Problem Generator. In: IEEE International Conference on Evolutionary Computa-
tion, 1998

[Kwa93] KwakerNaak, H.: Robust control and H,-optimization, Tutorial paper. In:
Automatica 29 (1993), S. 255-273

[LBNT20] Luciang S. ; BoNFITTO, A. ; Nicora, A. ; ToNoL1, A.: Model predictive control
for comfort optimization in assisted and driverless vehicles. In: Advances in
Mechanical Engineering 12 (2020), S. 1-14

[Led12] LEDERMANN, T.: Partikel-Schwarm-Optimierung zur Objektlageerkennung in Tie-
fendaten, Universitit Stuttgart, Diss., 2012

[LL19] LEkSHMI, S. ; LAL Priva, P. S.: Mathematical modeling of Electric vehicles — A
survey. In: Control Engineering Practice 92 (2019), S. 1-18

[Lof04] LOFBERG, J.: YALMIP: a toolbox for modeling and optimization in MATLAB. In:
IEEE International Conference on Robotics and Automation, 2004

[Lov02] LoVBERG, M.: Improving Particle Swarm Optimization by Hybridization of Stocha-
stic Search Heuristics and Self Organized Critically, University of Aarhus, Mas-
terarbeit, 2002

[Lun14b]  Lunzg, J.: Regelungstechnik 1 - Systemtheoretische Grundlagen, Analyse und Ent-
wurf einschleifiger Regelungen. Springer, 2014

[Mat07] MartscHINSKY, W.:  Radfiithrungen der Strafenfahrzeuge: Kinematik, Elasto-
Kinematik und Konstruktion. Springer, 2007

[Mit72] MitscHKE, M.: Dynamik der Kraftfahrzeuge. Springer, 1972

[MMS05] Macnus, K. ; MULLER-SLANY, H. H.:  Grundlagen der Technischen Mechanik.
Springer, 2005

[Mos16] MOSEBERG, J.-E.:  Regelung der Horizontalbewegung eines iiberaktuierten
Fahrzeugs unter Beriicksichtigung von Realisierungsanforderungen, Friedrich-
Alexander-Universitit Erlangen-Niirnberg (FAU), Diss., 2016

[MW14] MITSCHKE, M. ; WALLENTOWITZ, H.: Dynamik der Kraftfahrzeuge. Springer, 2014

[Mad12] MADER, D.: Simulationsbasierte Grundauslegung der Fahrzeug-Querdynamik un-
ter Beriicksichtigung von Erfahrungswissen in der Fahrdynamikentwicklung, Tech-
nische Universitit Kaiserslautern, Diss., 2012

[NAMB19] NEES, D. ; ALTHERR, J. ; MAYER, M. P. ; BUCHWALD, S.: OmniSteer — multidirec-

tional chassis system based on wheel-individual steering. In: 10th International
Munich Chassis Symposium 2019chass, 2019



Literaturverzeichnis LXI

[Nie12]

[NK18]
[NK21]

[NS04]

[ODB06]

[Omro05]

[Ore05a]

[Ore05b]

[Ore06]

[Pac12]
[PH13]

[Rau01]

[Rau07]

[Rei78]

[Rei16]

[Reul1]

NIERSMANN, A.: Modellbasierte Fahrwerkauslegung und -optimierung, Techni-
sche Universitat Braunschweig, Diss., 2012

Nosrs, C. ; KunNiMHOF, T.: Mobilitdt in Deutschland — MiD Ergebnisbericht. 2018

Naravant, A. R. ; Kumagr, K. K.: A vision for sustainable mobility through auto-
nomous vehicles in city planning. 1130 (2021), S. 12-37

NEDSOE, M. P. ; SiamuND, O.:  Topology Optimization — Theory, Methods, and
Applications. Springer, 2004

OPPENHEIMER, M. W. ; DomMmAN, D. B. ; BOLENDER, M. A.: Control Allocation
for Over-actuated Systems. In: 14th Mediterranean Conference on Control and
Automation, 2006

OMRAN, M. G. H.: Particle Swarm Optimization Methods for Pattern Recognition
and Image Processing, University of Pretorian, Diss., 2005

OREND, R.: Modelling and Control of a Vehicle with Single-Wheel Chassis Ac-
tuators. In: 16th Triennial World Congress, 2005

OREND, R.: Steuerung der ebenen Fahrzeugbewegung mit optimaler Nutzung
der Kraftschlusspotentiale aller vier Reifen. In: at — Automatisierungstechnik 53
(2005), S. 20-27

OREND, R.: Integrierte Fahrdynamikregelung mit Einzelradaktorik: Ein Kon-
zept zur Darstellung des fahrdynamischen Optimums, Friedrich-Alexander-
Universitit Erlangen-Niirnberg, Diss., 2006

PACEJKA, H.: Tire and Vehicle Dynamics. Butterworth-Heinemann, 2012

PFEFFER, P. ; HARRER, M.: Lenkungshandbuch — Lenksysteme, Lenkgefiihl, Fahrdy-
namik von Kraftfahrzeugen. Springer, 2013

Rau, M.: Modellbildung, Simulation und Identifikation eines hydropneumatischen
Federbeins mit schnell verstellbarer Dampfung, Universitit Stuttgart, Diplomar-
beit, 2001

Rau, M.:  Koordination aktiver Fahrwerk-Regelsysteme zur Beeinflussung der
Querdynamik mittels Verspannungslenkung, Universitét Stuttgart, Diss., 2007

REIMPELL, J.: Fahrwerktechnik 1: Konstruktion und Kinematik der Radaufhdn-
gungen Berechnungs-, Werkstoff- und Wirtschaftlichkeitshinweise Fahrwerk und
Gesamtfahrzeug Rader und Reifen. Vogel Buchverlag, 1978

REINOLD, P.: Integrierte, selbstoptimierende Fahrdynamikregelung mit Einzelra-
daktorik, Universitiat Paderborn, Diss., 2016

REUL, M.: Bremswegverkiirzungspotential bei Informationsaustausch und Koordi-
nation zwischen semiaktiver Dimpfung und ABS, Technischen Universitit Darm-
stadt, Diss., 2011



LXII

Literaturverzeichnis

[RS14]
[RWB16]

[R6s12]

[Sch09]

[Sch17]

[SFST16]

[SKE13]

[SRB14]

[Str96]

[SZKA20]

[TAS19]

[Tha73]

[Trz17]
[Uilo7]

RIDLEY, J. ; STEFULA, D. M.: The MRV: Next-Gen Automobile? 2014

RITZER, P. ; WINTER, C. ; BREMBECK, J.: Experimental Validation of Geometric
Path Following Control with Demand Supervision on an Over-Actuated Robotic
Vehicle. In: 4th IEEE Intelligent Vehicles Symposium, 2016

Roski, K. Eine Methode zur simulationsbaierten Grundauslegung von PKW-
Fahrwerken mit Vertiefung der Betrachtungen zum Fahrkomfort, Technische Uni-
versitat Miinchen, Diss., 2012

SCHINDLER, A.: Neue Konzeption und erstmalige Realisierung eines aktiven Fahr-
werks mit Preview-Strategie, Universitat Karlsruhe, Diss., 2009

SCHUNEMANN, M.: Konzeption, Entwicklung und Umsetzung einer Fahrdyna-
mikregelung fiir Kraftfahrzeuge mit elektrischen Einzelradantrieben, Otto-von-
Guericke-Universitit Magdeburg, Diss., 2017

STRUTH, M. ; FASSBENDER, S. ; SANDMANN, T. ; SCHWARZ, B. ; ECKSTEIN, L.: Re-
Defining Driving Experience - Competences & Concepts Behind the Research
Vehicle SpeedE. In: 25th Aachen Colloquium Automobile and Engine Technology,
2016

ScawARz, B. ; KLEIN, M. ; ECKSTEIN, L.: The Wheel-Individually Steerable Front
Axle of the Research Vehicle SpeedE. In: 22nd Aachen Colloquium Automobile
and Engine Technology, 2013

ScHAUB, A. ; RAMIREZ DE LA CRUZ, J. C. ; BURSCHKA, D.: Autonomous Parking
using a Highly Maneuverable Robotic Vehicle. In: 19th IFAC World Congress,
2014

STREITER, R.: Entwicklung und Realisierung eines analytischen Regelkonzepts fiir
eine aktive Federung, Technische Universitat Berlin, Diss., 1996

SEVER, M. ; ZEBGIN, N. ; KIrLI, A. ; ARSLAN, M. S.: Carsickness-based design and
development of a controller for autonomous vehicles to improve the comfort of
occupants. In: Proceedings of the Institution of Mechanical Engineers Part D —
Journal of Automobile Engineering 0 (2020), S. 1-15

TASS INTERNATIONAL: Delft-Tyre, MF-Tyre/MF-Swift.
https://tass.plm.automation.siemens.com/delft-tyre-mf-tyremf-swift, 2019.
— Zuletzt abgerufen:: 29.07.2021

THAu, F. E.: Observing the state of non-linear dynamic systems. In: International
Journal of Control 17 (1973), S. 471-479

TRZESNIOWSKI, M.: Fahrwerk. Springer, 2017

UiL, R. T.: Tyre models for steady-state vehicle handling analysis, Technische Uni-
versitat Eidhoven, Masterarbeit, 2007



Literaturverzeichnis LXTIII

[UVD11]

[van00]

[VPMOO03]

[Wim97]

[WM12]

[Yih5]

[YTM™T04]

[Zen10]

[ZHAI19]

[Zom87]
[ZY19]

Uk, A. ; VisHAL, H. S. ; DECK, B.: Fast computation of arctangent functions for
embedded applications: A comparative analysis. In: IEEE International Symposi-
um on Industrial Electronics, Seiten, 2011

VAN DER JAGT, P.: The road to virtual vehicle prototyping: new CAEmodels for acce-
lerated vehicle dynamics development, Technische Universitit Eindhoven, Diss.,
2000

VEERAMACHANENI, K. ; PERAM, T. ; MoHAN, C. ; Osapciw, L. A.: Optimizati-
on Using Particle Swarm With Near Neighbor Interactions. In: Lecture Notes
Computer Science, 2003

WIMMER, J.: Methoden zur ganzheitlichen Optimierung des Fahrwerks von Perso-
nenkraftwagen, Universitét Stuttgart, Diss., 1997

WEISKIRCHER, W. ; MULLER, S.: Control performance of a road vehicle with four
independent single-wheel electric motors and steer-by-wire system. In: Vehicle
System Dynamics 50 (2012), S. 53-69

Y1H, P.: Steer-by-Wire: Implications for vehicle handling and safet, Stanford Uni-
versity, Diss., 2005

Yasul, Y. ; TANAKA, W. ; MURAGISHL, Y. ; ONoO, E. ; MoMmivyama, M. ; KaTown, H. ;
A1zawa, H. ; Imorto, Y.: Estimation of Lateral Grip Margin Based on Self-aligning
Torque for Vehicle Dynamics Enhancement. In: SAE 2004 World Congress &
Exhibition, 2004

ZENS, K.: Berechnungen zur instationdren Fahrzeugumstromung bei Seitenwind.
Cuvillier, 2010

ZAKARIA, H. ; HAMID, M. ; ABDELLATIF, E. M. ; IMANE, A.: Recent Advancements
and Developments for Electric Vehicle Technology. In: International Conference
of Computer Science and Renewable Energies (ICCSRE), 2019

ZOMOTOR, A.: Fahrwerktechnik: Fahrverhalten. Vogel Buchverlag, 1987

ZHENG, H. ; YANG, S.: A Trajectory Tracking Control Strategy of 4WIS/4WID
Electric Vehicle with Adaptation of Driving Conditions. In: MDPI — Applied
Science 9 (2019)



LXIV

Literaturverzeichnis

Eigene Veroffentlichungen und Tagungsbeitrige

[SGH20]

[SKH21]

[SLH21a]

[SLH21b]

[SMH20]

[SRH20]

[SSH19]

[SSH21]

[SZH20]

ScuwARTZ, Manuel ; GoosMANN, Tobias ; HOHMANN, Soren: Kinematic Sensitivity
Analysis of the Suspension Characteristics for the Initial Design of Four-wheel
Drive and Four-wheel Steered Vehicles. In: WXC SAE World Congress, 2020

ScHwARTZ, Manuel ; KreBs, Stefan ; HOHMANN, Soren: Guaranteed state esti-
mation using a bundle of interval observers with adaptive gains applied to the
induction machine. In: MDPI - Sensors (2021)

ScHwWARTZ, Manuel ; LUDMANN, Laurin ; HOHMANN, Soren: Analysis of a Cascaded
MPC Structure for Vehicle Motion Control. In: American Control Conference, 2021

ScHWARTZ, Manuel ; LurTHLE, Lukas ; HOHMANN, S6ren: Suspension Optimization
Based on Evolutionary Algorithms for Four-wheel Drive and Four-wheel Steered
Vehicles. In: WXC SAE World Congress, 2021

SCHWARTZ, Manuel ; MITTELVIEFHAUS, Florian ; HOHMANN, Soren: Analytical Op-
timal Control Allocation with Time-varying Secondary Objectives. In: 6th Confe-
rence on Control, Automation and Robotics, 2020

ScHWARTZ, Manuel ; Ruporr, Thomas ; HoHMANN, Soren: Robust Position and
Velocity Tracking Control of a Four-wheel Drive and Four-wheel Steered Electric
Vehicle. In: 6th Conference on Control, Automation and Robotics, 2020

ScHWARTZ, Manuel ; SIEBENROCK, Florian ; HOHMANN, Soren: Model Predictive
Control Allocation of an Over-actuated Electric Vehicle with Single Wheel Actua-
tors. In: 10th Symposium on Intelligent Autonomous Vehicles IFAC, 2019

ScHwARTZ, Manuel ; SOMMER, Marco ; HOHMANN, Soéren: Design of an Active,
Fault-tolerant Motion Control of Wheel-individual Controlled Vehicles. In: 7th
Conference on Control, Automation and Robotics, 2021

ScHWARTZ, Manuel ; ZHAO, Kunteng ; HOHMANN, Soren: Predictive and Bounded
Reference Generation of the Actuators of Four-wheel Drive and Four-wheel Steer
Vehicles. In: 4th Conference on Control Technology and Applications, 2020



Literaturverzeichnis LXV

Betreute studentische Arbeiten

[B.17]

[B.18]

[B.20]

[C.22]

[F.19]

[F.20]

[G.19]

[H.17]

[H.19]

[J.18]

[K.18]

[K.20]

B., Marcus: Ausarbeitung von Control Allocation Algorithmen und Regelung eines
radselektiv angetriebenen und gelenkten Fahrzeugs, Faculty of Electrical Engineering,
Karlsruhe Institute of Technologie (KIT), Bachelorarbeit, 2017

B., Fabian: Modellierung und Regelung eines Radnabenmotors basierend auf der Rad-
und Reifendynamik sowie der Leistungselektronik, Faculty of Electrical Engineering,
Karlsruhe Institute of Technologie (KIT), Bachelorarbeit, 2018

B., Rajat: Analysis of the control and chassis design interaction considering the camber
angle actively, Faculty of Electrical Engineering, Karlsruhe Institute of Technologie
(KIT), Masterarbeit, 2020

C., Zihao: Design of an Artificial Neural Network for Approximation of a Model Predic-
tive Controller, Faculty of Electrical Engineering, Karlsruhe Institute of Technologie
(KIT), Masterarbeit, 2022

F., Sen: Automatisierte Streckengenerierung und Animation eines radselektiv angetrie-
benen Fahrzeugs, Faculty of Mechanical Engineering, Karlsruhe Institute of Techno-
logie (KIT), Masterarbeit, 2019

F., Serhii: Methode zur Konzeptionierung eines Fahrwerks fiir Fahrzeuge mit radselek-
tiven Lenkwinkeln bis 60 °, Faculty of Mechanical Engineering, Karlsruhe Institute
of Technologie (KIT), Masterarbeit, 2020

G., Tobias: Optimierung der konstruktiven Parameter einer Radaufhdngung eines rad-
selektiv angetriebenen Elektrofahrzeugs, Faculty of Mechanical Engineering, Karlsru-
he Institute of Technologie (KIT), Masterarbeit, 2019

H., Lukas: Entwurf einer Horizontaldynamikregelung auf Basis der Spieltheorie fiir
ein radselektiv angetriebenes Fahrzeug, Faculty of Electrical Engineering, Karlsruhe
Institute of Technologie (KIT), Masterarbeit, 2017

H., Lukas: Konzeption einer autonomen Pfadfolgeregelung zur komfortoptimalen Fahr-
zeugfiihrung eines radselektiv angesteuerten Fahrzeugs, Faculty of Electrical Enginee-
ring, Karlsruhe Institute of Technologie (KIT), Masterarbeit, 2019

J., Kevin: Erprobung einer Pfadfolgeregelung mit Komfortnebenbedingungen radselek-
tiv angesteuerter Fahrzeuge, Faculty of Electrical Engineering, Karlsruhe Institute of
Technologie (KIT), Bachelorarbeit, 2018

K., Lukas: Entwurf und Stabilitdtsanalyse einer holistischen modellpradiktiven
Fahrdynamikregelung fiir ein radselektiv angesteuertes Fahrzeug, Faculty of Electrical
Engineering, Karlsruhe Institute of Technologie (KIT), Masterarbeit, 2018

K., Florian: Ausarbeitung einer StellgrofSenverteilung (CA) zur Verbesserung des Fahr-
komforts eines radselektiv angesteuerten Fahrzeugs, Faculty of Electrical Engineering,
Karlsruhe Institute of Technologie (KIT), Bachelorarbeit, 2020



LXVI

Literaturverzeichnis

[L.20a]

[L.20b]

[M.17]

[M.18a]

[M.18b]

[R.17]

[S.17]

[S.18]

[T.19]

[W.20a]

[W.20b]

L., Laurin: Potentialanalyse kaskadierter modellpradiktiver Regelungen am Beispiel ei-
nes radselektiv angesteuerten Fahrzeugs, Faculty of Electrical Engineering, Karlsruhe
Institute of Technologie (KIT), Masterarbeit, 2020

L., Lukas: Entwurf eines Optimierungsverfahrens zur Minimierung des Energiever-
brauchs durch Auslegung der kinematischen Kennwerte eines radselektiv angesteuer-
ten Fahrzeugs, Faculty of Electrical Engineering, Karlsruhe Institute of Technologie
(KIT), Bachelorarbeit, 2020

M., Shuzhou: Implementierung und Analyse optimierungsbasierter Control Alloca-
tion Methoden am Beispiel eines radselektiv angetriebenen und gelenkten Fahrzeugs,
Faculty of Mechanical Engineering, Karlsruhe Institute of Technologie (KIT), Mas-
terarbeit, 2017

M., Florian: Energieoptimale Stellgrossenverteilung eines radselektiv angesteuerten
Elektrofahrzeugs, Faculty of Mechanical Engineering, Karlsruhe Institute of Tech-
nologie (KIT), Bachelorarbeit, 2018

M., Nina: Modellbildung und Regelung der Vertikaldynamik eines Fahrzeugs mit rad-
selektiver Ansteuerung sowie aktivem Fahrwerk, Faculty of Electrical Engineering,
Karlsruhe Institute of Technologie (KIT), Bachelorarbeit, 2018

R., Thomas: Entwurf einer robusten Positionsregelung mit kaskadierter flacher Ge-
schwindigkeitsregelung eines radselektiv angetriebenen Elektrofahrzeugs, Faculty of
Electrical Engineering, Karlsruhe Institute of Technologie (KIT), Masterarbeit, 2017

S., Florian: Fahrdynamikregelung eines radselektiv angetriebenen Fahrzeugs basie-
rend auf modellprddiktiven Methoden, Faculty of Electrical Engineering, Karlsruhe
Institute of Technologie (KIT), Masterarbeit, 2017

S., Marco: Entwurf einer fehlertoleranten Fahrdynamikregelung unter Verwendung
der Redundanz radselektiv angesteuerter Fahrzeuge, Faculty of Electrical Engineering,
Karlsruhe Institute of Technologie (KIT), Masterarbeit, 2018

T., Tingting: Entwurf einer automatisierten Fahrwerksauslegung basierend auf Evolu-
tiondren Algorithmen, Faculty of Electrical Engineering, Karlsruhe Institute of Tech-
nologie (KIT), Masterarbeit, 2019

W., Hanzhe: Design of a generic trajectory plan for the parking of a multidirectional-
ly manoeuvrable vehicle, Faculty of Mechanical Engineering, Karlsruhe Institute of
Technologie (KIT), Masterarbeit, 2020

W., Tiancheng: Model Predictive Reference Generation for Steering and Drive of Wheel-
individually Controlled Vehicles, Faculty of Electrical Engineering, Karlsruhe Insti-
tute of Technologie (KIT), Masterarbeit, 2020



Literaturverzeichnis LXVII

[Z2.18] Z., Chengping: Modellierung und Regelung der Lenkungsdynamik sowie der kinema-
tischen Kennwerte einer Radaufhdngung eines Fahrzeugs mit radselektiver Lenkung,
Faculty of Mechanical Engineering, Karlsruhe Institute of Technologie (KIT), Ba-
chelorarbeit, 2018

[Z.19] Z., Kunteng: Entwurf einer MPS sowie eines KNN zur Lenkwinkel- und Drehzahlbe-
stimmung der Rider eines radselektiv angesteuerten Fahrzeugs, Faculty of Mechanical
Engineering, Karlsruhe Institute of Technologie (KIT), Masterarbeit, 2019

[Z.21] Z., Hanwen: Validation of a Wheel-Selectively Controlled Electric Vehicle, Faculty of
Electrical Engineering, Karlsruhe Institute of Technologie (KIT), Masterarbeit, 2021






Karlsruher Beitrage zur Regelungs- und Steuerungstechnik (ISSN 2511-6312)
Institut fir Regelungs- und Steuerungssysteme

Band 01

Band 02

Band 03

Band 04

Band 05

Band 06

Band 07

Band 08

Diehm, Gunter

Identifikation des menschlichen Bewegungsverhaltens
auf der Basis von Primitiven.

ISBN 978-3-7315-0608-9

Flad, Michael

Kooperative Regelungskonzepte auf Basis der Spieltheorie
und deren Anwendung auf Fahrerassistenzsysteme.

ISBN 978-3-7315-0610-2

Eckert, Marius

Modellbasierte Identifikation fraktionaler Systeme
und ihre Anwendung auf die Lithium-lonen-Zelle.
ISBN 978-3-7315-0690-4

Krebs, Stefan

Intervallbeobachter fir lineare parametervariante Systeme
und deren Anwendung auf die Asynchronmaschine.

ISBN 978-3-7315-0857-1

Kaspar, Stephan

Fahrdynamikuntersuchungen eines Elektrofahrzeugs
mit Einzelrad-Hinterradantrieb.

ISBN 978-3-7315-0916-5

Sauter, Patrick S.

Modellierung und zentrale pradiktive Regelung
von multimodalen Energieverteilnetzen.

ISBN 978-3-7315-0963-9

Kupper, Martin

Verteilte Zustandsschatzung fraktionaler Systeme und
ihre Anwendung auf Lithium-lonen-Batteriesysteme.
ISBN 978-3-7315-0971-4

Merkert, Lennart

Optimal Scheduling of Combined Heat and Power Generation
Considering Heating Grid Dynamics.

ISBN 978-3-7315-1056-7

Die Bande sind unter www.ksp.kit.edu als PDF frei verfigbar oder als Druckausgabe bestellbar.



Band 09

Band 10

Band 11

Band 12

Band 13

Band 14

Band 15

Band 16

Ludwig, Julian

Automatisierte kooperative Transition einer Regelungsaufgabe
zwischen Mensch und Maschine am Beispiel des hochautomati-
sierten Fahrens.

ISBN 978-3-7315-1069-7

Inga Charaja, Juan Jairo

Inverse Dynamic Game Methods for Identification
of Cooperative System Behavior.

ISBN 978-3-7315-1080-2

Schnurr, Christoph Xaver

Ein Verfahren zur lexikographischen modellpradiktiven
Regelung mit der Anwendung auf eine permanenterregte
Synchronmaschine.

ISBN 978-3-7315-1095-6

Schwab, Stefan
Guaranteed Verification of Dynamic Systems.
ISBN 978-3-7315-0965-3

Pfeifer, Martin

Automated Model Generation and Observer Design for
Interconnected Systems: A Port-Hamiltonian Approach.
ISBN 978-3-7315-1135-9

Konig, Alexander

Absicherung hochautomatisierten Fahrens durch
passiven virtuellen Dauerlauftest.

ISBN 978-3-7315-1141-0

Stark, Oliver

Parameter- und Ordnungsidentifikation von
fraktionalen Systemen mit einer Anwendung
auf eine Lithium-lonen-Batteriezelle.

ISBN 978-3-7315-1187-8

Kopf, Florian

Adaptive Dynamic Programming:
Solltrajektorienfolgeregelung und Konvergenzbedingungen.
ISBN 978-3-7315-1193-9

Die Bande sind unter www.ksp.kit.edu als PDF frei verfiigbar oder als Druckausgabe bestellbar.



Band 17 Kolsch, Lukas
Dynamic Incentives for Optimal Control of
Competitive Power Systems.
ISBN 978-3-7315-1209-7

Band 18 Schwartz, Manuel
Topologie-Optimierung eines radselektiv
angesteuerten Fahrzeugs basierend auf
einer optimalen Fahrzeugflhrungsregelung.
ISBN 978-3-7315-1222-6

Die Bande sind unter www.ksp.kit.edu als PDF frei verfigbar oder als Druckausgabe bestellbar.



| INSTITUT FUR REGELUNGS- UND 18
STEUERUNGSSYSTEME

Die Elektrifizierung des Antriebsstrangs und zunehmende Automatisierung personenbeférdern-
der Fahrzeuge férdern Innovationen der gesamten Fahrzeugarchitektur. Im Automobilbereich
werden zwei relevante Entwicklungsrichtungen angestrebt. Zum einen steht die Reduzierung
der durch den StraRenverkehr hervorgerufenen CO2-Emissionen im Fokus. Zusatzlich fihrt der
zunehmende Automatisierungsgrad aktueller Serienfahrzeuge zur Erhéhung der Fahrsicherheit
und des Fahrkomforts. Werden weiterhin radselektiv gelenkte und angetriebene Fahrzeuge
betrachtet, konnen Herausforderungen dicht besiedelter urbaner Regionen, durch die erhéhte
Manovrierbarkeit solcher Fahrzeuge, begegnet werden. Um diese Entwicklungsschwerpunkte
sowie das alternative Fahrzeugkonzept zusammenzufiihren, wird in dieser Arbeit die Frage
beantwortet, wie ein optimales Fahrwerk, basierend auf der Betrachtung der aktorischen
Freiheitsgrade eines radselektiv angesteuerten Fahrzeugs, zu gestalten ist. Die Topologie-
Optimierung einervirtuellen Radaufhangung erfolgtim Zusammenspiel mit einer durchgangigen,
optimalen Fahrzeugfiihrungsregelung. Die Arbeit ist dazu in zwei Beitrage unterteilt. Zunachst
der Entwurf einer durchgéngigen Fahrzeugfiihrungsregelung fiir das radselektiv angesteuerte
Fahrzeug. Zwischen dem Trajektorien-Planer sowie den Elektromotoren der Antriebe erfolgt
eine kaskadierte, pradiktive und lokal optimale Regelung des Fahrzeugs. Hierbei wird der Soll-

Arbeitsbereich durch die optimale Ausnutzung der Fahrzeugfiihrungsfreiheitsgrade durch die
Regelungsarchitektur und -strategie zur Laufzeit festgelegt. Im zweiten Teil der Arbeit wird
diese Regelung zusammen mit einem detaillierten Fahrzeugmodell als Black-Box-Simulation
innerhalb einer Topologie-Optimierung basierend auf evolutionédren Algorithmen eingebet-
tet. Kinematische Zusammenhange des Fahrwerks werden als Optimierungsparameter zur
globalen Optimierung des Fahrzeugverhaltens hinsichtlich des Energieverbrauchs sowie der
Fahrkomfortsteigerung ausgelegt.
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