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Kurzfassung

Die vorliegende Arbeit besteht aus zwei Untersuchungsschwerpunkten. Zum einen wird
die Erstellung und die Validierung von Mehrkorperfahrzeugmodellen beschrieben. Zum
anderen wird das Fahrgefiihl des Fahrers an einem bewegten Fahrsimulator in Abhingig-
keit von der Fahrzeugmodellkomplexitit bewertet.

Zunéchst wurden exemplarisch zwei Fahrzeugmodelle unterschiedlicher Komplexitét er-
stellt: ein generisches Fahrzeugmodell mit einer verhdltnisméaBig einfachen Radauthén-
gung und ein spezielles Fahrzeugmodell mit komplexen Radauthingungen. Die Modelle
wurden auf der Grundlage eines topologischen Modellierungsansatzes zur Erstellung von
Mehrkorpermodellen erstellt.

Das generische Fahrzeugmodell stellt durch seine vergleichsweise einfache Parametrie-
rung ein vielseitig einsetzbares Modell dar. Zur Eigenschaftsabsicherung des generischen
Modells wurde eine Vorgehensweise beschrieben, die eine Sensitivititsanalyse der Mo-
dellparameter mit einer nachgeschalteten Parameteridentifikation enthilt. Das dafiir not-
wendig Referenzmodell wurde aus Fahrzeugdaten und Fahrdynamikmessungen erstellt
und spiegelt die Kompaktklasse mit ihren spezifischen Parametern und ihrem typischen
Fahrverhalten wider.

Das spezielle Fahrzeugmodell bildet eine bestimmte Fahrzeugklasse sehr genau ab. Die
Radauthdngungen werden dabei detailliert modelliert und kénnen zudem modular ausge-
tauscht werden, wodurch eine Ausgangsbasis fiir unterschiedliche Fahrzeugtypen ge-
schaffen wird. Fiir diesen modularen Ansatz wurden speziell eine MacPherson-
Federbeinvorderachse und eine Mehrlenkerhinterachse umfassend hergeleitet. Die Radki-
nematik der Vorder- und Hinterachse wurde anhand von gemessenen Anlenkpunkten si-
muliert. Der simulierte Sturz- und Spurwinkelverlauf beider Achsen wurde mit Messun-
gen verglichen und bewertet. Daraufthin wurden das generische und spezielle
Fahrzeugmodell anhand einer stationidren Kreisfahrt fahrdynamisch gegeneinander ver-
glichen und bewertet.

Das generische Modell konnte sehr gut an das Referenzmodell angepasst werden. Schon
ein minimaler Satz an Parametern reicht aus, um das Fahrverhalten angemessen an die
des Referenzmodells anzupassen. Auch wenn das generische Fahrzeugmodell sich vom
speziellen Fahrzeugmodell in der Nachbildungstiefe unterscheidet, ist die Wiedergabe des
Fahrverhaltens geniigend und fiir viele Anwendungsfille und Untersuchungen mehr als
ausreichend. Zudem bendtigt das generische, im Vergleich zum speziellen Fahrzeugmo-
dell, weniger Rechenzeit und ist dadurch echtzeitfihig. Fiir viele Anwendungen, bei de-
nen es auf die Rechenzeit ankommt, ist das generische Fahrzeugmodell ein willkommener
Kompromiss zwischen Rechenzeit und Abbildungsgiite. Zudem besticht das generische
Fahrzeugmodell durch seine Anpassungsfahigkeit an unterschiedliche Fahrzeugklassen.

AbschlieBend wurde in einem Praxistest das Fahrgefiihl des Fahrers an einem bewegten
Fahrsimulator in Abhéngigkeit von der Fahrzeugmodellkomplexitdt durch eine Signifi-
kanzuntersuchung bewertet. In dieser Probandenstudie wurden ein Einspurmodell (Mo-
dell A), ein erweitertes Einspurmodell (Modell B), ein Zweispurmodell mit vergleichs-
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weise einfacher Radauthingung (Modell C) und das generische Zweispurmodell (Modell
D) verwendet. Die Modelle A-D wurden validiert, um das Fahrverhalten des Referenz-
modells wiederzugeben.

Die Untersuchungen ergaben, dass der Modellkomplexitdtsgrad nicht notwendigerweise
hoch sein muss, um den Fahrer ausreichend in die hier gestellte Fahraufgabe und die Si-
mulationsumwelt einzugew6hnen. Obwohl Modell C mit einer einfachen und Modell D
mit einer komplexen Radaufhingung modelliert wurden, konnten bei den gefahrenen
Manovern keine signifikanten Unterschiede im subjektiven Fahrverhalten festgestellt
werden. Zudem ist anzumerken, dass Modell B trotz seiner verhdltnisméBig einfachen
Modellierung fiir einen groBBen Teil an Fahraufgaben am Fahrsimulator empfohlen wer-
den kann, da es einen guten und weitgehend realistischen Fahrerimmersionsgrad reali-
siert.



Abstract

This work focuses on two topics. One is the modelling of multibody vehicle model and its
verification. The other is the investigation of the subjective driving perception of human
drivers in a dynamic driving simulator in dependency of the vehicle model complexity.

In the beginning of this work two vehicle models of different complexity level were de-
veloped. One generic vehicle model with relatively simple wheel suspensions and a spe-
cial vehicle model with a more complex wheel suspension. The models were derived with
help of a topological multibody modeling techniques.

The generic vehicle model can be used in versatile assignments due to its relatively sim-
ple parameterization. To validate the characteristics of the generic model a process is used
which investigates the sensitivity of the model parameter and applies thereafter parameter
identification. The required reference model is derived from vehicle data and vehicle dy-
namics measurements and mirrors the performance of a compact class with its specific
parameters.

The special vehicle model explicitly maps the performance of a given vehicle class. The
vehicle suspension are detailed modelled und can be modularly exchanged. This is a basis
for creating different vehicle types in more detail. For this modular approach the Mac-
Pherson strut front axle and the multi-link rear axle are derived in detail. The suspension
kinematics for the front and rear axle are simulated on the basis of measured pivot points.
The simulated camber and caster angle of both axles are compared and evaluated with
measurements. Hereupon the driving performance of the generic and the special vehicle
model were compared and evaluated by means of a circular driving under steady state
conditions.

The generic vehicle model could be mapped onto the reference model very well. A mini-
mal set of optimized parameter were sufficient to reasonable adapt its characteristic to the
reference vehicle. Although the level of detail of the special model could not be reached
by the generic model, the reproduction of the driving behaviors through the generic model
was adequate and in many cases more the sufficient. Moreover the generic model needs
less computational time compared to the special model and is thus usable for many appli-
cations which depend on real time computations. The generic model is a reasonable com-
promise between computational time and simulation quality and is flexible adapted to a
variety of vehicle types.

This work concludes with an investigation of the subjective driving perception of human
drivers in a dynamic driving simulator in dependency of the vehicle model complexity
with help of a human subjects study. Four vehicle models of different complexity are
used to compute the simulator’s motion. The models used are the single-track model
(model A), the single-track model extended with roll motion (model B), a two-track mod-
el with a simple suspension model for vertical wheel motion (model C) and the generic
vehicle model (model D). The models A-D were validated to match the motion of a refer-
ence vehicle performing a steer step maneuver.
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In conclusion, the model complexity does not need to be high to immerse a driver into a
simulative driving task. Although models C and D differ in the complexity level of the
modeled wheel suspension, there was no significant difference in the subjective driving
feeling while driving the given driving task. It is remarkable that model B with its com-
paratively simple modeling is good enough to immerse the driver into the driving task.
This model can be recommended for a broad band of driving tasks in simulators.
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Symbolverzeichnis

Symboldarstellung

Skalare werden in der Regel in kursiver Schrift geschrieben. Physikalische Gréfen, Be-
zeichnungen von Orten (Punkten), Namen von Koordinatensystemen, Zahlen sowie Stan-
dardfunktionen, wie beispielweise ,,sin“ oder ,,cos*, werden in nichtkursiver Schrift ge-
schrieben. Vektoren werden durch fett gedruckte und kursive Kleinbuchstaben, Tensoren
und Matrizen durch fett gedruckte und kursive GrofSbuchstaben dargestellt. Zeitliche Ab-
leitungen werden durch Punkte {iber der jeweiligen Grofle gekennzeichnet. Der Nullvek-
tor und die Nullmatrix werden ohne Dimensionsangaben als ,,0¢ dargestellt.

Spezielle Notation fiir physikalische Vektoren

Die Indizierung von Vektoren und Tensoren erfolgt entsprechend folgender Regeln
(Schramm 2010):

Ein rechts unten stehender Index dient als Bezeichnungs- und Zahlvariable. Er kenn-
zeichnet z.B. den Korper oder das Koordinatensystem der betreffenden Grof3e.

Bei Groflen, die relativ zu anderen Grof3en beschrieben werden, kennzeichnet ein Index
links unten den Bezugskorper oder das Bezugskoordinatensystem. Ein fehlender Index
kennzeichnet das Inertialsystem als Bezugssystem.

Fiir den Fall, dass ein physikalischer Vektor oder Drehtensor in Koordinaten angegeben
wird, erfolgt die Angabe des Koordinatensystems, durch einen linken oberen Index. Ist
kein Index angegeben, so handelt es sich um einen physikalischen Vektor oder Dreh-
tensor ohne Angabe eines spezifischen Koordinatensystems.

Operatoren wie Potenzen, Transponierung, Invertierung sowie Ableitungen nach ande-
ren GroBen als der Zeit, werden durch ein entsprechendes Zeichen rechts oben gekenn-
zeichnet.

Uber der jeweiligen Variablen wird die Ableitung nach der Zeit gekennzeichnet. Dort
konnen auch weitere Kennzeichnungen erfolgen, wie z.B. Uberstriche ,, “ oder Tilden

(13
2
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Auswahl des Koordinaten- Ableitung nach Operator':
systems fiir die Koordinaten- der Zeit Potenz, Abl@ltung,
zerlegung (leer: physikalischer Transponiert

Vektor)

Auswahl Bezugssystem

Auswahl Punkt (bzw. Differenz,
(leer = Inertialsystem)

dann i, j / Komponente)

Abb. 0.1: Notation fiir physikalische Vektoren

Das Vektorprodukt oder Kreuzprodukt

In der vorliegenden Arbeit werden Vektorprodukte wie beispielweise
b=wxXa, (0.1)
oftmals auch als
b = wa (0.2)

geschrieben. Wobei @ = w X ... jetzt dem Operator des Vektorprodukts entspricht und
mitw = [@x @y @z]7T folgende Komponenten enthilt

0 —W; Wy
»=| w, 0 —Wy |. (0.3)
—Wy Wy 0

Formelzeichen

Tabelle 0.1: Verwendete Formelzeichen (Bezeichnung, Einheit und Beschreibung)

Bezeichnung  Einheit Beschreibung

Lateinische Formelzeichen

a; m Beschleunigungen
yag, m/s” Relativbeschleunigung zwischen Rad und Aufbau
yar, m/s” Relativbeschleunigung zwischen Radtriger und Aufbau
ag, m/s> Absolutbeschleunigung des Rades
ar, m/s” Absolutbeschleunigung des Radtrigers
ag, m/s® Restbeschleunigung des Rades
ar, m/s® Restbeschleunigung des Radtrigers
ag m/s> Zentrifugalbeschleunigung des Fahrzeugschwerpunktes

b(z q,t) N, Nm(f,1)-Vektor der verallg. Kreisel-, Coriolis- und Zentrifugalkrifte
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Bezeichnung  Einheit Beschreibung
bs; m  Stabilisatorhebellinge
by m Spurweite
B _ Steifigkeitsparameter der Reifenldngskraftkurve (Magic-Formula
Rax Modell)
By _ Steifigkeitsparameter der Reifenquerkraftkurve (Magic-Formula
y Modell)
Ci m, rad Einfederbewegung des Radtriagers
C; rr:(/ii’s Einfedergeschwindigkeiten der Radtrager
Cq N/rad Reifen-Schréglaufsteifigkeit
Cs N Reifen-Langsschlupfsteifigkeit
Cst N/rad Stabilisatorsteifigkeit
cy N/m Aufbaufedersteifigkeit
CRr N/m Reifenvertikalsteifigkeit
Cy N Statische Reifenlidngssteifigkeit
Cy N/rad Statische Reifenquersteifigkeit
Cr, — Formfaktor der Reifenldangskraftkurve (Magic-Formula Modell)
C R, — Formfaktor der Reifenquerkraftkurve (Magic-Formula Modell)
Cr, — Sturzabhingiger Faktor (Magic-Formula Reifenmodell)
dy Ns/m Aufbaudédmpfersteifigkeit
Dg, — Maximalwert der Reifenldngskraft (Magic-Formula Modell)
D, — Maximalwert der Reifenldngskraft (Magic-Formula Modell)
eg, — Radlast-Degressionsparameter
ey, €y, €y — Einheitsvektoren fiir Basissysteme
e, Stralen-Normalenvektor
er, — Reifen-Degressionsparameter
f — Anzahl Freiheitsgrade
fe; — Anzahl Gelenkfreiheitsgrade
fi; — Anzahl Schleifenfreiheitsgrade
F; N Kraft
F{ N Eingeprigte Kraft
F} N Reaktionskraft
Fy, N Resultierende Windkraft
Fp, N Jeweilige wirkende Federkraft
F D; N Jeweilige wirkende Dampferkraft
Fg, N Jeweilige wirkende Stabilisatorkraft
Fp, N Jeweilige wirkende Reifenkraft
Fg, N Reifenldngskraft entlang der x-Achse des Radsystems Og
Fre . N Maximal libertragbare Langskraft
Fr. o N Maximal {ibertragbare Langskraft beim Gleiten
Fg, N Querkraft/Seitenkraft entlang der y-Achse des Radsystems Og
Ryax N Maximal {ibertragbare Querkraft
F, ,’ey N Reaktionskraft am Radtrager infolge der Reifenquerkraft F, R,
N

Sturzseitenkraft
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Fy,
Fro.
Fra,

F Ry,stat

F,
Ry,stat

Fr

FR z,B

z

FRz,eff

g

9i
HTraC,Ti
HTra(g,Ti
HRotC,Ti
HROtg,Ti
HTraC,Ri
HTra(g,Ri
HRotC,Rl-
HRot(g,Ri
HRotp,Ri

)

I
]Trai
]Roti
]TraV

]Tra,Tl-
]Tra,Ri
]Rot,Ti
]Rot,Ri
K(xp,)

Ki = {Os; xi, y1, z;}
Kg = {Og; x5, Ve, 2 }
Ky = {Oy; xv, yv, zv}
Kt = {O1; X7, ¥r, 21}
Kr = {Or; Xr, Y&, Zr}

Kr

N
N
N

Aus dem KAMM’schen Kreis resultierende Reifengesammtkraft
Aus dem KAMM’schen Kreis resultierende Reifenldangskraft
Aus dem KAMM’schen Kreis resultierende Reifenquerkraft
Statische Reifenldngskraft berechnet durch das Magic Formula
Modell mit dem Schlupf s, p unter Beriicksichtigung des
KAMM ‘schen Kreises

Statische Reifenquerkraft berechnet durch das Magic Formula
Modell mit dem Schriglauf a unter Beriicksichtigung des
KAMM ‘schen Kreises

Vertikal-/Aufstandskraft entlang der z-Achse des Radsystems Og
Konstruktive Reifenbetriebslast

Effektive Reifennormalkraft

Erdbeschleunigung

Bindungsgleichung bzw. Schliebedingung

Trans. Jacobi-Blockmatrix der Einfederbewegung des Radtragers
Trans. Jacobi-Blockmatrix der Lenkbewegung des Rad-trégers
Rot. Jacobi-Blockmatrix der Einfederbewegung des Rad-tragers
Rot. Jacobi-Blockmatrix der Lenkbewegung des Radtrigers
Trans. Jacobi-Blockmatrix der Einfederbewegung des Rades
Trans. Jacobi-Blockmatrix der Lenkbewegung des Rades

Rot. Jacobi-Blockmatrix der Einfederbewegung des Rades
Rot. Jacobi-Blockmatrix der Lenkbewegung des Rades

Rot. Jacobi-Blockmatrix der Rollbewegung des Rades
Lenkiibersetzung

Einheitsmatrix

Trans. Jacobi-Matrix des MKS

Rot. Jacobi-Matrix des MKS

Trans. Jacobi-Matrix des Aufbaus im fahrzeugf. System

Trans. Jacobi-Matrix des Radtragers im fahrzeugf. Sys.

Trans. Jacobi-Matrix des Rades im fahrzeugfesten Sys.

Rot. Jacobi-Matrix des Radtragers im fahrzeugfesten Sys.

Rot. Jacobi-Matrix des Rades im fahrzeugfesten System
Gesamtgiitefunktionswert in Abhingigkeit der Parameterwerte
Koordinatensystem (Kj), alternative Schreibweise

Inertiales Koordinatensystem

Fahrzeugfestes Koordinatensystem

Radtrigerfestes Koordinatensystem

Radfestes Koordinatensystem

Giitefunktonal des Frequenzgangs

Giitefunktonal des Lenkwinkelsprungs

Gitefunktonal der stationdren Kreisfahrt

Abstand Schwerpunkt zu Vorderachse

Abstand Schwerpunkt zu Hinterachse

Stabilisatorldnge
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Bezeichnung  Einheit Beschreibung
I, m Radstand
L; Nm Drehmoment
mr, kg Radtragermasse
Mg, kg Radmasse
my kg Fahrzeugaufbaumasse
My, Nm Antriebsmomente um die y-Achse des Radsystems Ky
Mg, Nm Bremsmomente um die y-Achse des Radsystems Kg
My g Nm Antriebs- und Bremsmoment um die y-Achse des Radsystems Ky
Mg, Nm Riickstellmoment um die z-Achse des Radsystems Kg
M(q,t) — Verallgemeinerte (f, f)-Massenmatrix
Mg, Nm Resultierendes Stabilisatormoment
ng — Korperanzahl
ng — Anzahl Gelenkkoordinate
ng — Anzahl Gelenke
ng — Anzahl der kinematischen Schleifen
Ng m Reifennachlauf aufgrund von Gleitvorgéngen im Latsch
q — Vektor der verallgemeinerte Koordinaten
Q(z,q,t) N (f, 1)-Vektor der verallgemeinerten eingepréigten Kréfte
Tayn m  Dynamischer Reifenradius
vy, Querabstands zum Anlenkpunkt A der Schréiglenkerachse
R m Kurvenradius
T m  Ortsvektor zum Bezugspunkt O; des ,,Objekts*“(Kdrpers) ,,i
rij=T;—T; m  Differenzvektor zwischen zwei Bezugspunkten P, P;
Er, m Vektor vom Fahrzeugsys. Ky zum Pkt. P; in Koordinaten von Kg
o m Vektor vom Fahrzeugsys. Ky zum Pkt. P; in Koordinaten von Ky
By, m  Ortsvektor von Kg zu Ky,
vT 4 m  Ortsvektor von Ky zum fahrzeugfesten Bezugspunkt A;
arr; m  Ortsvektor von Anlenkpunkt A; zum Radtragerschwerpunkt T;
v'w m fiktiver Windkraftangriffspunkt
vTaF, m  Aufbaufester Ortsvektor zum Federangriffspunkt
vTa,p; m  Aufbaufester Ortsvektor zum Dampferangriffspunkt
1T F; m Radtriagerfester Ortsvektor zum Federangriffspunkt
7'T,D, m Radtragerfester Ortsvektor zum Dampferangriffspunkt
1.5t m Radtriagerfester Ortsvektor zum Stabilisatorangriffspunkt
RTR 4, m Radtragerfester Ortsvektor zum Reifenaufstandspunkt
s — Freiheitsgrad der Zahnstangenverschiebung
SaB — Kombinierter Antriebs- und Bremsschlupf
SA Brax — Maximaler Schlupf
Sg — Absolute Schlupfgrofle (kombinierter Schlupf)
S Sensitivitit
t s Zeit
T, S Rollgeschwindigkeitsabhéngige Zeitkonstanten fiir die dynami-

Ty

sche Langskraft
Rollgeschwindigkeitsabhingige Zeitkonstanten fiir die dynami-
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sche Querkraft
Vimax s  Ansprechzeit des Maximalwerts der Gierrate
Ansprechzeit der Querbeschleunigung (Mandver Lenkwinkel-
“amax ® sprung)
Dmax s Ansprechzeit der Gierrate (Mandver Lenkwinkelsprung)
Omar s Ansprechzeit des Wankwinkels (Manover Lenkwinkelsprung)
T; Nm Drehmoment
T? Nm Eingeprigtes Moment
T} Nm Reaktionsmoment
T i — Drehtensor dreht vom System i nach j
Ep _ Transformation vom fahrzeugfesten Koordinatensystem Ky ins
4 Inertialsystem Kg
T, — Kinematischen Kardangleichung
Ur m Reifenabrollumfang
U _Auf den stationdren Wert bezogene Uberschwingweite der Quer-
qmax beschleunigung
U — Auf den statio. Wert bezogene Uberschwingweite der Gierrate
Upmax — Auf den statio. Wert bezogene Uberschwingweite des Wankw.
U, _ Uberschwingwert der Gierrate als Verhiltnis von Maximal- zu
k4 Stationdrwert
u — Vektor der Eingangsgrofen
u; — Normierter Richtungsvektor (Gelenkdrehachsen)
Up, — Raddrehachse
u, — Lenkachse
Ug, — Querlenkerdrehachse
Ven km/h Charakteristische Geschwindigkeit
Virit km/h Kritische Geschwindigkeit
Vg m/s Geschwindigkeit des Radmittelpunktes
Geschwindigkeit des Radmittelpunktes in Richtung der x-Achse
VR m/s
x von Kg
Vn m/s Geschwindigkeit des Radmittelpunktes in Richtung der y-Achse
Y von Kg
Up m/s Geschwindigkeit des Radaufstandspunktes
vy m/s Betrag der Geschwindigkeit des Fahrzeugursprungs
v;, m/s Geschwindigkeit
v; m/s> Beschleunigungen
Vg, m/s Restgeschwindigkeit des Rades
vr, m/s Restgeschwindigkeit des Radtriagers
yVR, m/s Relativgeschwindigkeiten zwischen Rad und Aufbau
Vg, m/s Absolutgeschwindigkeiten des Rades
vVT, m/s Relativgeschwindigkeiten zwischen Radtrager und Aufbau
vr, m/s Absolutgeschwindigkeiten des Radtragers
Uy Uy ) Uy, m/s Koordinaten der Eahrzeug-Translationsgeschwindigkeit im fahr-
Xt tyn otz zeugfesten Koordinatensystem
Xi, Vi» Zi — Koordinatenachsen

(x, Y, Z)l'

Koordinatensystem (K;)
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Bezeichnung  Einheit Beschreibung
Koordinaten des Massenmittelpunktes des Fahrzeugaufbaus im
Xvi Vv, Zy m Inertialsystem
Xp — Modellparameterwerte
Yai — Systemausgangsgrofle
Yaires — Systemausgangsgrofle der Referenz
Yaisim — Systemausgangsgrofle des Simulationsmodells
z — Vektor der verallgemeinerten Geschwindigkeiten

Griechische Formelzeichen

a
al-,i = 1, ,4
a;

var;

Kimaxx

Kimax,y
HRyy

0,0,
Or
= [QTxx: 9Tyy: 9Tzz]
Or
= [QRxx; HRyy; HRZZ]
Oy
= [evxx’ evyy: 9VZZ]

K

rad
rad
rad/s’

rad/s’

rad/s”
rad/s?
rad/s”
rad/s?
rad/s”

rad
rad

rad
rad
rad
rad
rad
rad
rad
%
%

kg m*
kg m*

kg m*
kg m*

kg-m?
I/m

Freiheitsgrad der Querlenkerverdrehung

Schriglaufwinkel des Rades

Winkelbeschleunigungen

Winkelbeschleunigung des Radtrégers relativ zum Fahrzeugsys-
tem

Winkelbeschleunigung des Rades relative zum Fahrzeugsystem
Absolute Winkelbeschleunigung des Radtrigers

Absolute Winkelbeschleunigung des Rades
Restwinkelbeschleunigung des Radtriagers
Restwinkelbeschleunigung des Rades

Schwimmwinkel im Fahrzeugursprung

Schriaglenkervektoranteil x/y
Vektor der Gelenkkoordinaten
Schriglenkervektoranteil z
Reifensturzwinkel
Lenkradwinkel (Lenkwinkel)
Radlenkwinkel
Ackermannwinkel

Lenkradwinkelwert bei Lenkwinkelsprung zum Zeitpunkt ¢,
Stationédrer Lenkradwinkel

Giitefunktionswert der j-ten Giitefunktion

Maximale relative Abweichung der j-ten Giitefunktion
Normierter Mittelwert der relativen Abweichung

Mittelwert der relativen Abweichung

Relativer Abstand zwischen den Amplitudenmaximalwerten
Relative Abweichungen der Amplitudenmaximalwerte
Reifentrigheitsmoment um y-Achse des Rades
Tréagheitstensor, Tragheitsmoment

Tréagheitstensor im korperfesten Koordinatensystem, bezogen auf
den Radtrigerschwerpunkt

Tragheitstensor im korperfesten Koordinatensystem, bezogen auf
den Radschwerpunkt

Tragheitstensor im korperfesten Koordinatensystem, bezogen auf
den Fahrzeugschwerpunkt

Kurvenkrimmung
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Bezeichnung Einheit Beschreibung
Avn —  Verhiltnis der Abstinde L, /1,
Umax —  Maximaler Reibwert
Hmasx —  Maximaler Reibwert in Querrichtung
Hmax,y —  Maximaler Reibwert in Langsrichtung
U —  Gleitreibwert
Formparameter der Reifenldngskraftkurve (Magic-Formula Mo-
MRy T del))
Formparameter der Reifenquerkraftkurve (Magic-Formula Mo-
Hry T dell)
Us —  Straflenreibwert
PR; rad  Drehwinkel der Réder um ihre radtragerfeste Drehachse upg,
. Drehgeschwindigkeiten der Rdder um ihre radtrdgerfeste Dreh-
Pr; rad/s h
achse up,
o - Standardabweichung
oy, rad  Lenkachsenvektoranteil z (entspricht dem Spreizungswinkel)
OR, m  Finlaufldnge in Reifenlédngsrichtung
OR, m  FEinlaufldnge in Reifenquerrichtung
T N/m®> Tangentialspannung im Reifenlatsch
(79 rad  Lenkachsenvektoranteil x/y (entspricht dem Nachlaufwinkel)
Schwenkwinkel des Querlenkers relativ zum Fahrzeugaufbau um
Pi rad die Drehachse ug,
Yr rad  Reifenspurwinkel
. Schwenkwinkelgeschwindigkeit des Querlenkers relativ zum
Pi rad/s Fahrzeugaufbau um die Drehachse ug,
: Gierrate (Gierwinkelgeschwindigkeit) des Fahrzeugaufbaus rela-
Yy rad/s . .
tiv zum Inertialsystem Kg
Ystar rad/s Stationdre Gierrate
Winax rad/s Maximalwert der Gierrate
Wirkrichtung der aus dem KaMM’schen Kreis resultierenden Rei-
Ya rad fengesamtkraft
P d Kardanwinkel zur Beschreibung des Fahrzeugaufbaus relativ zum
Yy, Oy, v "% Tnertialsystem
Wy, Wy Oy rad/s Koord@naten der Winkelgeschwindigkeiten im fahrzeugfesten
* z Koordinatensystem
w; rad/s Winkelgeschwindigkeit
; rad/s> Winkelbeschleunigungen
wy rad/s Winkelgeschwindigkeit des Aufbaus
yoT, rad/s Winkelgeschwindigkeit des Radtrigers relativ zum Fahrzeugsys.
yWg, rad/s Winkelgeschwindigkeit des Rades relativ zum Fahrzeugsystem
W, rad/s Absolute Winkelgeschwindigkeit des Radtrégers
Wp, rad/s Absolute Winkelgeschwindigkeit des Rades
w7, rad/s Restwinkelgeschwindigkeit des Radtragers
Wp, rad/s Restwinkelgeschwindigkeit des Rades
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Trigonometrische Funktionen

Aus Platzgriinden wird hiufig z.B. statt ,,cos ¢* die Kurzform ,,ce* und statt ,,sin ¢

S verwendet.

Abkiirzungen

ABC
ABS
ACC
CAD
DM
EA

EG
ESP (FDR)
FEM
FG

GB
GHz
GF

GU
GUnorm
GUstat
GV
HIL
KFZ
LKA
LS

MF
MKM
MKS
MRA
NLESM
NMRA

OEM

QF
QU
QUHOI'III

QUstat
SA

SG

SK

WF

WG
WU
WUiom
WUstat
ZWSPM

Active-Body-Control

Antiblockiersystem

Adaptive-Cruise-Control

Computer-Aided-Design

Durchschnittsmodell

Evolutiondre Algorithmen

Eigenlenkgradient

Elektronisches Stabilititsprogramm (Fahrdynamikregelung)
Finite-Elemente-Modell

Manover Frequenzgang

Gigabyte

Gigaherz

Giergeschwindigkeitsfrequenzgang (Gierfrequenz)
Giergeschwindigkeitsiibergangsverhalten (Gieriibergang)
Normierter Gieriibergang (GU ,orm=GU/GUgy)
Stationdrer Gieriibergangsendwert
Giergeschwindigkeitsverstarkung (Gierverstiarkung)
Hardware-in-the-Loop

Kraftfahrzeug

Lane-Keeping-Assistance

Manéver Lenkwinkelsprung

Magic Formula

Mehrkorpermodell

Mehrkorpersystem

Mittelwert der relativen Abweichung

Nichtlineares Einspurmodell

Normierter Mittelwert der relativen Abweichung
Original Equipment Manufacturer: Erstausriister, in der Automobilin-
dustrie Fahrzeughersteller
Querbeschleunigungsfrequenzgang (Querfrequenz)
Querbeschleunigungsiibergangsverhalten (Queriibergang)
Normierter Queriibergang (QUyorm =QU/QUiar)
Stationérer Querlibergangsendwert
Sensitivititsanalyse

Schwimmwinkelgradient

Mandver stationédre Kreisfahrt
Wankwinkelfrequenzgang (Wankfrequenz)
Wankwinkelgradient (Wankgradient)
Wankwinkeliibergangsverhalten (Wankiibergang)
Normierter Wankiibergang (WU ,or;m=WU/W Uga)
Stationdrer Wankiibergangsendwert
Zweispurmodell






1 Einleitung

Durch die Verflechtung interdisziplindrer (etwa mechatronischer) Systeme und das
dadurch entstehende Zusammenwirken der unterschiedlichen Einzelsysteme Mechanik,
Elektronik und Informatik werden immer komplexere Funktionsvarianten erreicht. Im
Entwicklungsprozess solcher Systeme wird die Simulation eingesetzt. Der Einsatz einer
virtuellen Entwurfsmethodik ist erforderlich, um schnell auf die immer kiirzeren Produkt-
lebenszyklen reagieren zu konnen. So verringern Simulationen den Aufwand realer Ver-
suche und die damit verbundenen Messungen, wodurch Entwicklungszeiten und -kosten
eingespart werden. Die simulationsbasierte Entwicklungsmethodik ist somit aus dem Pro-
duktentwicklungsprozess nicht mehr wegzudenken und stellt das Fundament heutiger
technischer Innovationen dar.

Fiir den Entwicklungsprozess von Kraftfahrzeugen und deren Komponenten sowie von
Fahrsicherheits-, Fahrkomfort- und Fahrerassistenzsystemen ist die Fahrdynamiksimula-
tion essentiell. Die Basis der Fahrdynamiksimulation bilden Fahrzeugmodelle, die das
Fahrzeug-Ubertragungsverhalten und somit das Gesamtfahrzeugverhalten beschreiben,
aber auch einzelne Komponenten nachbilden. Dadurch lassen sich unter anderem virtuelle
Fahrmandver unter definierten Randbedingungen beliebig oft und reproduzierbar simulie-
ren. Kritische Fahrmandver konnen durch gefahrlose Simulation ersetzt werden. Die Si-
mulation bietet Fahrzeugherstellern und deren Zulieferern somit ein geeignetes Mittel, um
auf den durch stindige Innovationen bedingten gestiegenen Marktdruck kostengiinstig zu
reagieren.

Die notwendige Komplexitit eines Fahrzeugmodells ist von der entsprechenden Simula-
tions- bzw. Entwicklungsaufgabe abhingig. Die Fahrdynamik unterteilt sich in Léngs,-
Quer- und Vertikaldynamik. Oft sind Einfachmodelle ausreichend, um einen Teil der
Fahrdynamik abzubilden und die grundsdtzlichen Wirkungsprinzipien am Fahrzeug zu
beschreiben. Einfachmodelle dienen unter anderem als Grundlage fiir den Entwurf und als
Basis fiir den Funktionstest von Reglern. Jedoch sind solche Modelle nicht ausreichend
um beispielsweise die Fahrdynamikentwicklung von zukiinftigen Fahrzeugen zu unter-
stlitzen, bei denen die Radkinematik ausschlaggebend ist. Entsprechend komplexe Model-
le sind notwendig, um realitdtsnahe Simulationsergebnisse zu liefern. Solche Modelle un-
terstiitzen zum Beispiel die Entwicklung von Fahrkomfortsystemen wie aktiven
Déampfern, da sie die Lastwechselreaktion detailgetreu wiedergeben. Auch bei der Ausle-
gung von Fahrdynamikregelsystemen, die erst im fahrdynamischen Grenzbereich eingrei-
fen, werden komplexe Modelle benotigt. Bei diesen Simulationen iiberlagern sich die
Léangs,- Quer- und Vertikaldynamiken des Fahrzeugs. Komplexe Fahrzeugmodelle sind
aufgrund ihrer detaillierten Modellierung bei sehr unterschiedlichen Fragestellungen ein-
setzbar und miissen im Idealfall nicht bei jeder Anwendung neu validiert werden.

Allerdings nimmt der Komplexitétsgrad zu, je genauer das Modell ist. Dies kann zu einer
schwierigen Modellhandhabung fiihren. Ebenso steigen die Anzahl der Modellparameter
und die Simulationszeit (s. Abb. 1.1). Fiir Fragestellungen, bei denen es auf die Simulati-
onszeit ankommt (z. B. bei Echtzeitanwendungen wie Fahrsimulatoren), miissen verein-
fachte Modelle verwendet werden, sodass ein Kompromiss zwischen Komplexitit und
Simulationszeit gefunden werden muss.
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Ein weiterer Aspekt fiir eine erfolgreiche Umsetzung solcher Modelle ist ihre Validie-
rung. Unabhéngig vom Komplexitdtsgrad der Fahrzeugmodelle kann die Eigenschaftsab-
sicherung mittels der Identifikation der Modellparameter mit einer nachgeschalteten Pa-
rameteroptimierung gewihrleistet werden. Die dafiir notwendigen Referenzdaten, die
dem Fahrverhalten des Referenzfahrzeugs entsprechen, werden aus Fahrdynamikmessun-
gen gewonnen oder aus validierten Modellen abgeleitet. Die Optimierung hilft dabei, das
Ubertragungsverhalten des Simulationsmodells durch Parameteridentifikation bestmdg-
lich an das Verhalten des Referenzmodells anzugleichen. Dazu werden objektive, fahrdy-
namische Ubertragungsfunktionen, die das Fahrverhalten im Zeit- und Frequenzbereich
charakterisieren, verwendet.

VAN

zahl

Genauigkeit
Parameteranzahl
Rechenzeit

< )

niedrig Modellkomplexitt hoch

Abb. 1.1: Auswirkung der Modellkomplexitit

Zur Optimierung der Fahrdynamik zukiinftiger Fahrzeuge und zur Entwicklung von Fah-
rerassistenzsystemen werden aktuell sowohl mathematische Simulationsmodelle als auch
Fahrsimulatoren unter Einbeziehung des menschlichen Fahrers verwendet (Klaus 2000).

1.1 Literaturiibersicht

Die fiir diese Arbeit relevante Literatur 14sst sich entsprechend der Themenschwerpunkte
in die Bereiche

. Modellentwicklung,

. Mehrkorpersimulation und
. Systemidentifikation
unterteilen.

Zunichst werden die wichtigsten Fahrzeugmodelltypen benannt, die sich aufgrund ihrer
Komplexitit unterscheiden.

Fahrdynamikmodelle

Aus der Sicht der Fahrzeugtechnik unterteilen sich Fahrdynamikmodelle in Einfachmo-
delle (s. Abb. 1.2) wie beispielsweise das einfache Triebstrangmodell, das lineare Ein-
spurmodell (Riekert und Schunck 1940) und das Viertelfahrzeug, nichtlineare Einspur-
und Zweispurmodelle (s. Abb. 1.3). Eine weiterentwickelte Form von Zweispurmodellen
sind die Mehrkdrpermodelle (MKM) (s. Abb. 1.4), deren Modellierung ndher an der phy-
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sischen Realitdt des Realfahrzeugs ist. Das Hauptmerkmal eines Fahrzeugmodells sind
seine Freiheitsgrade, die dessen Komplexitdt und den Berechnungsaufwand bestimmen.
Die Modellfreiheitsgrade sind ausschlaggebend fiir die zu simulierende Fahrdynamik
(Langs,- Quer- und Vertikaldynamik).

Das Einspurmodell (ESM) (Abb. 1.2 b) wird vom Zweispurmodell (Abb. 1.3) abgeleitet,
indem die Réder einer Achse jeweils zusammengefasst und alle Massen im Schwerpunkt
konzentriert werden. Das Modell berechnet durch kinematische und kinetische Beziehun-
gen den Fahrzeugbahnradius und die Fahrzeugausrichtung relativ zur Schwerpunktge-
schwindigkeit des Fahrzeugs ausgehend vom Lenkwinkel. Beim linearen ESM werden
die Gleichungen der Fahrzeugbewegung linearisiert und liefern fiir kleine Winkel ausrei-
chend genaue Werte. Es wird ein einfaches Kraftgesetz zur Reifenkraftberechnung ver-
wendet, wodurch das Modell bis zu einer Zentripetalbeschleunigung von a, < 4 m/s” rea-
litaitsnahe Werte liefert. Bis zu diesem Wert wird der Fahrzustand als linear betrachtet
(Zomotor 1987). Wird ein nichtlineares Kraftgesetz zur Reifenkraftberechnung verwen-
det, kann die Modellgiiltigkeit auch bei hoheren Zentripetalbeschleunigungen gewihrleis-
tet werden (z. B. beim nichtlinearen ESM). Das ESM besitzt im Allgemeinen mindestens
die Freiheitsgrade des Gierens und Schwimmens bzw. der Querbeschleunigung. In vielen
Anwendungsfillen wird zudem das Wanken als zusétzlicher Freiheitsgrad im Modell er-
ginzt. Werden die Radeigendrehungen und der Lenkfreiheitsgrad beriicksichtigt, erhoht
sich die Anzahl der Freiheitsgrade entsprechend.

0
a, T Zy
my
> i
Cr
T ZR
S mg
ap Cr
T Zs
a) b) 9)

Abb. 1.2: Beispiele von Einfachmodellen: a) einfaches Triebstrangmodell, b) lineares
ESM, c) Viertelfahrzeug

Das Zweispurmodell (s. Abb. 1.3) hat mindestens fiinf Massen (der Aufbau sowie vier
Radtrdager mit Radern). Der gefederte Fahrzeugaufbau hat sechs Starrkorperfreiheitsgrade.
Jedes Rad besitzt einen Freiheitsgrad fiir die Hubbewegung. Um das Antreiben der Rader
zu realisieren, wird der Drehfreiheitsgrad eines Rades in Kombination mit einem nichtli-
nearen Reifenmodell und einem transienten Kraftautbau benotigt (s. Kapitel. 2). Auch die
Lenkbewegung muss entsprechend beriicksichtigt werden. Das Zweispurmodell kann
durch eine vereinfachte Radauthdngungskinematik erweitert werden. Im Gegensatz zum
ESM konnen durch das Zweispurmodell fahrdynamisch bedingte Achs- und Radlastver-
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dnderungen (bedingt durch Léngs- und Querbeschleunigung) berechnet und somit realis-
tischere Effekte des Uber- und Untersteuerns abgebildet werden.

Abb. 1.3: Beispiel eines Zweispurmodells (Fiinf-Massen-Modell) mit einfacher Radeinfe-
derung

Bei MKM (s. Abb. 1.4) wird das Zweispurmodell durch eine detaillierte Achskinematik
erweitert, wodurch ein rdumlicher Mechanismus mit Lenker und Lager modelliert wird.
Dies ermdglicht eine realitidtsnahe Berechnung der Effekte von Achs- und Radlastverlage-
rungen und der dadurch resultierenden Aufbaubewegung (Negele 2008). Auch die Varia-
tion und Abstimmung der Fahrwerksparameter (Stabilisatorkennwerte, Aufbaufeder- und
Autbaudiampferkennwerte) sowie die damit bedingte Verdnderung der Aufbaueigenschaf-
ten sind mit diesem Modell moglich.

Abb. 1.4: Beispiel eines Mehrkorpermodells mit rdaumlicher Radauthdngungskinematik
und Antriebsstrang

Eine weitere Steigerung hin zu noch genaueren Modellen ist die Kopplung von MKM mit
Finiten-Elementen-Modellen (FEM). Mit dieser Modellierung ist es mdglich, die Elastizi-
titen im Fahrzeugaufbau (selbsttragende Karosserie) und in den Radauthdngungen nach-
zubilden und die dadurch verursachten fahrdynamischen Verdanderungen wiederzugeben.

Tabelle 1.1 gibt Aufschluss iiber die Freiheitsgrade und die Bewegungsart der unter-
schiedlichen Modelle.
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Tabelle 1.1: Ubersicht der Fahrzeugmodelle

Modell Freiheitsgrade Bewegungsart
Viertelfahrzeug 2
Einfach- lineares ESM 2
modelle
einfaches Triebstrang-
1-2 —
modell s
nichtlineares ESM 3-6 . g
~ (O]
Einspur- nl. ESM mit Wankmo- 4.7 § m
modelle dell ) '3 = g
nl. ESM mit Nickmodell ~ 4-7 :%‘3 8 = %
g 2
Zweispur- Flinf-Massen-Modell 14-15 @ ?; %’ % »
o < =
modelle g priglenker-Modell 1420 [RSESENNSENEERNEE
< 4 [l <
<E EF % 55 .
mit raumlicher Radauf- S35 g 3 S 5
" > S & = = g O o
MKM hiingung 15 = S > 25 55
o4 7] 'é <<= g on
5 20 s 2 A &%
FEM > 20 &) G- =~ =2
N
Modellentwicklung

In den 40er und 50er Jahren des 20. Jahrhunderts wurde ein grundlegendes Verstindnis
fiir die Fahrmechanik und darauf bezogene erste theoretische Untersuchungen entwickelt
(Rickert und Schunk (1940), Olley (1946), Mililken und Whitcomb (1956), Segel
(1956)). Im Fokus der Betrachtung standen der Aufbau der Reifenkraft durch Lenk- und
Bremseingriff und der dadurch entstehende Einfluss auf Fahrdynamik und Fahrstabilitat
(Segel 1990). Das erste Fahrzeugmodell, bei dem das Fahrzeugverhalten auf die grundle-
genden Fahreigenschaften reduziert wurde, erstellten Riekert und Schunck (1940). Dieses
Modell besitzt eine geringe Anzahl von Parametern und zwei Freiheitsgrade: Gieren und
Schwimmen. In den folgenden Jahren wurden vermehrt Modelle entwickelt, wobei die
Modellgrundgleichungen im Wesentlichen identisch blieben. Von Milliken und Whit-
comb (1965) und Segel (1965) wurde ein Fahrzeugmodell fiir Stabilitdtsuntersuchungen
mit den drei Freiheitsgraden Gieren, Schwimmen und Wanken erstellt. Eine Zusammen-
fassung theoretischer Modellierungsansitze fiir die Bereiche Léngs-, Vertikal- und
Querdynamik erschien 1972 von Mitschke im Buch ,,Dynamik der Kraftfahrzeuge* (Mit-
schke 2004).

Von den 60ern bis Anfang der 80er Jahre fiihrte die Weiterentwicklung der analogen und
digitalen Rechner dazu, dass eine ausreichende Rechenleistung fiir die Berechnung und
Simulation von komplexeren Modellen bereitstand. Dies fiihrte zu einer Reihe von Ent-
wicklungen detaillierter Fahrzeugmodelle (Zweispurmodelle) und Fahrdynamiksimulati-
onsprogrammen. Die dadurch entstandenen Fahrzeugmodelle waren komplexer und hat-
ten typischerweise zehn bis 20 Modellfreiheitsgrade, sieche McHenry (1971), Jindra
(1976) und Sayers (1996). In McHenry (1971) wird ein Fahrzeugmodell zur Verwendung
der simulativen Unfallrekonstruktion, das McHenry Modell, beschrieben. Das Modell be-
riicksichtigt ein nichtlineares Fahrverhalten und eine detaillierte Radfiihrungskinematik.
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Durch die Einfiihrung nichtlinearer Reifenmodelle, die auch das Einlaufverhalten des
Reifenlatsches berticksichtigen, wurde die Abbildung transienter Fahrmanover gewéhr-
leistet, siche Dugoff (1969) und Pacejka (1973).

In Speckhart (1973) wird ein Fahrzeugmodell mit 14 Freiheitsgraden vorgestellt, das vier
Réder hat und Effekte der Radkinematik beriicksichtigt. Von Sorgatz (1973) wird ein
Fahrzeugmodell mit 23 Freiheitsgraden und fiinf Massen entwickelt, das die Radkinema-
tik beriicksichtigt und dadurch ein breites Spektrum der Fahrdynamik wiedergibt.

Die Modellgleichungen in den 70er und 80er Jahren wurden grof3tenteils noch manuell
hergeleitet, in speziellen Programmiersprachen kodiert und zum Beispiel auf Lochkarten
gestanzt, um sie mit den damaligen Rechenmaschinen zu berechnen. Detaillierte Modelle
benotigten teilweise Jahre der Entwicklung und es musste viel Zeit in die Validierung in-
vestiert werden (Sayers 1996).

Mit dem Beginn der 80er Jahre wurden verstirkt Mehrkorpermodellierungsprogramme
entwickelt, die es dem Benutzer ermoglichten, Systeme zu modellieren, ohne dabei die
Modellgleichungen explizit aufstellen zu miissen. Die Modelle wurden geometrisch auf
Basis einzelner Komponenten erstellt, sieche Orlandea (1977) und Antoun (1986).

Mehrkérpersimulation

Von Wittenburg (1977), Schiehlen (1986), Nikravesh (1988), Hiller (1993, 1996) und
Woernle (2011) werden wesentliche Grundlagen der Beschreibung von Mehrkorpersys-
temen zusammengestellt.

Fiir die Simulation der Fahrdynamik mit einem Mehrkdpermodell (MKM) stehen eine
Vielzahl kommerzieller Programme zur Auswahl. Eine Ubersicht der Programme findet
sich beispielsweise in Schielen (1990), Kortiim (1991), Lang (1997), Isermann (2006)
und Schramm (2010).

Die Modellbildung von Mehrkorper-Fahrzeugmodellen wird nur in wenigen Arbeiten
ausfithrlich beschrieben. In Popp (1993), Rill (1994), Kortiim (1994) und Schramm
(2010) werden z. B. die Modellbildung von Personenfahrzeugen als MKM und ihre Be-
schreibungsformalismen behandelt. Den charakteristischen Autbau eines MKM mit einer
komplexen Radfiihrungskinematik beschreiben Schmidt (1989), Schnelle (1990) und Frik
(1994). Eine zusammenfassende Darstellung und eine Ubersicht der Methoden aus
Schnelle (1990) und Frik (1994) sind in Schramm (2010) gegeben.

Die in dieser Arbeit verwendeten Verfahren zur Mehrkorpermodellierung basieren auf
Hiller (1986, 1989), Woernle (1988), Schnell (1990) und Schramm (2010). In Kapitel 3
dieser Arbeit wird zunichst die Kinematik von MKM mit kinematischen Schleifen in sys-
tematischer Form betrachtet und anschlieBend mithilfe der Methode des charakteristi-
schen Gelenkpaars gelost (Woernle 1988). Die Bewegungsgleichungen werden in Mini-
malkoordinaten mithilfe einer giinstigen Formulierung der Kinematik aus dem Prinzip
von D’ALEMBERT (Schramm 2010) abgeleitet. Die Radaufhdngungskinematik kann hier
in vielen Féllen explizit gelost werden.

Systemidentifikation

Die Systemidentifikation von Fahrzeugmodellen, wie dem klassischen ESM und dem
ESM mit Erweiterungen, wird vielmals als Forschungsgegenstand aufgegriffen. In diesem
Abschnitt wird ein Uberblick iiber die Identifikation des Systemverhaltens von Fahr-
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zeugmodellen gegeben. Zunichst wird auf Arbeiten verwiesen, die sich mit der Paramete-
ridentifikation der Fahreigenschaften des Einspurmodells beschéftigen. Darauthin wird
eine Ubersicht zur Identifikation von Zweispur- und Mehrkorperfahrzeugmodellen gege-
ben.

Reichelt (1987) vergleicht drei unterschiedliche Identifikationsmethoden und erldutert
Auswertungsmethoden von fahrdynamischen Messungen. Die Methode der kleinsten
Fehlerquadrate minimiert eine Giitefunktion, die aus der Gierilibertragungsfunktion im
Zeit- und Frequenzbereich berechnet wird.

Ein Modell mit nichtlinearen Parametern identifiziert Wohler (1994) mit einer auf der
Evolutionsstrategie beruhenden Optimierungsmethode. Dabei wird der nichtlineare Zu-
sammenhang zwischen Schraglaufsteifigkeit und -winkel in Form von abschnittweise de-
finierten Kennlinien identifiziert. Als Referenz dient ein komplexes Zweispurmodell.

Alloum (1997) bestimmt die Modellparameter mithilfe nichtlinearer Optimierung, wobei
die Giitefunktion, die sich aus den Abweichungen zu den gemessenen Lings- und Gierge-
schwindigkeiten berechnet, minimiert wird.

Ein ESM mit einem empirischen Reifenmodell wird in Bolzern (1999) optimiert und die
nichtlinearen Seitenkréifte an Fahrwerk und Reifen aus Daten experimenteller Fahrtests
(Lenkwinkelsprung) bestimmt. Daraus werden die Parameter und die Reifeneinlauflingen
identifiziert.

Miljenkov (2002) entwickelt ein Modell zur Bewertung des Fahrverhaltens von Kraft-
fahrzeugen. Um einen Wankfreiheitsgrad erweitert, gibt das Modell die Léngs-, Quer-
und ansatzweise die Vertikaldynamik wieder. Durch Anwendung verschiedener Fahrma-
ndver auf hierarchische Weise wurden nach einer Multikriterien-Methode sukzessiv ein-
zelne Parameter optimiert.

Die Ubersicht der nachfolgenden Arbeiten beschéftigt sich mit der Optimierung der Fahr-
eigenschaften von rdumlichen Zweispurmodellen. Die Modelle besitzen sieben oder mehr
Freiheitsgrade.

Grundsitzlich werden bei der Optimierung von Zweispurmodellen zwei Bereiche unter-
schieden: die Optimierung von MKM auf Komponentenebene (z. B. von Radauthingun-
gen und Antriebsstrdngen) und die Optimierung von Zweispurmodellen im Sinne einer
generellen Betrachtungsweise der Fahrdynamik, ohne dabei detaillierte Komponenten ab-
zubilden. Solche Zweispurmodelle werden mit einer vereinfachten Radkinematik model-
liert und geben die Spur- und Sturzkurven in einem bestimmten Arbeitspunkt wieder. Die
generelle Wiedergabe des Fahrverhaltens kann durch die Optimierung von Parametern,
wie beispielsweise der des Reifenmodells oder der Feder- und Dampferkennwerte, ge-
wihrleistet werden. Die Zweispurmodelle zeichnen sich im Vergleich zu MKM durch ein
breiteres Anwendungsspektrum aus, da sie flexibler einsetzbar sind.

In Zamow (1994) wird ein Beitrag zur Identifizierung unbekannter Modellparameter ge-
leistet. Die Optimierung erfolgt durch einen hybriden Algorithmus, der die Vorteile des
evolutiondren mit denen eines gradientebasierten Algorithmus kombiniert (s. Kapitel. 6).
Die Gesamtgiitefunktion berechnet sich aus Schwimmwinkel, Gierrate, Querbeschleuni-
gung und Wankwinkel, die jeweils aus der stationdren Kreisfahrt, dem Lenkwinkelsprung
und dem Sinuswedeltest gewonnen werden. Die zu optimierenden Parameter umfassen
die Fahrzeugmasse, das Tragheitsmoment, die Federsteifigkeit der Aufbaufedern sowie
Stabilisatoren und die Reifenmodellparameter.
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Wimmer (1997) optimiert ein MKM mit einer einfachen kinematischen Radauthingung.
In einem ersten Schritt erfolgt die Optimierung der Achsvorauslegung, indem die Abwei-
chung zwischen den simulierten Sturz- und Spurkurven und Messungen minimiert wird.
Danach wird das Gesamtfahrverhalten anhand von Schwelleniliberfahrten, Kreisfahrten
und Lenkwinkelsprung identifiziert. Eine Multikriterien-Optimierung minimiert die Giite-
funktion.

Halfmann (2003) bildet ein nichtlineares dynamisches Vierradmodell der Radaufhidngung
und Karosserie ab. Das Modell eignet sich zur Online-Schitzung von Parametern wie
Fahrzeugmasse und Rollreibungskoeffizient.

Roscher (2005) beschéftigt sich mit dem Modellabgleich eines in SIMPACK' modellier-
ten MKM einer Hinterachse. Die Giitefunktion wurde aus den Eigenfrequenzen und den
Schwingformen bzw. Ubertragungsfrequenzgingen berechnet. Durch die Sensitivititsana-
lyse wurde die zu optimierende Parameteranzahl reduziert.

In Heer (2008) wird die Sensitivitdtsanalyse und Optimierung eines Mehrkorperfahrzeugs
behandelt, das in ADAMS? erstellt wurde. Die Giitefunktion errechnet sich aus der Ab-
weichung der KFZ-Komponentenbeschleunigung. Durch ADAMS-eigene elastische
Strukturen im MKM soll die Abweichung von Messungen minimiert werden.

Die Systemidentifikation von Zweispurmodellen und MKM mit einer héheren Anzahl
von Freiheitsgraden ist noch immer unzureichend untersucht. Oft wurden Fahrzeugmo-
delle, die mit kommerziellen Fahrdynamiksimulationsprogrammen erstellt wurden, durch
Optimierung an Messergebnisse angeglichen. Durch Variation von Masse, Trigheitsten-
sor, Feder-, Dadmpfer- und Stabilisatorkennwert oder Reifenparameter soll die Abwei-
chung von realen Messungen abnehmen, siehe Kinjawadekar (2009). Die Optimierung
von Radauthidngungsanlenkpunkten von MKM ist ebenfalls Bestandteil von Untersu-
chungen, siche Du (2006).

1.2 Ziel und Inhalt der Arbeit

Ziel der vorliegenden Arbeit ist es, einen ganzheitlichen Prozess zu beschreiben, der sich
mit der Erstellung von mathematischen Fahrzeugmodellen, deren Validierung und der
Bewertung von Modellen unterschiedlicher Komplexitit beschéftigt. Dabei werden Auf-
schliisse zum ndtigen Komplexititsgrad der Modelle gegeben. Mithilfe objektiver, cha-
rakteristischer Fahrdynamikgroen wird qualitativ und quantitativ der Unterschied zwi-
schen Modellen unterschiedlicher Komplexitét aufgezeigt und ein Vergleich zu realen
Referenzfahrdaten gegeben.

In der vorliegenden Arbeit werden exemplarisch zwei Fahrzeugmodelle unterschiedlicher
Komplexitit erstellt: ein generisches Fahrzeugmodell mit einfacher Radaufhdngung und
ein spezielles Fahrzeugmodell mit komplexer Radaufhdngung. Die Modelle basieren auf
der Grundlage eines Modellierungsansatzes zur Erstellung von MKM.

Das generische Fahrzeugmodell stellt durch seine einfache Parametrierung ein vielseitig
einsetzbares Modell dar. Die Eigenschaftsabsicherung des generischen Modells wird
durch eine Parameteridentifikation (Sensitivitdtsanalyse) mit einer anschlieBenden Para-
meterwertefindung (Parameteroptimierung) gewihrleistet. Die daflir notwendigen Refe-
renzdaten ergeben sich aus Fahrdynamikmessungen. Mithilfe der Optimierung kommt das

! Generelles kommerzielles Mehrkorper-Simulationsprogramm der Firma SIMPACK AG
2 Generelles kommerzielles Mehrkorper-Simulationsprogramm der Firma MSC Software
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generische Modell durch Parameterwertefindung so nah wie moglich an das Referenzmo-
dell heran. Dazu werden als Giitefunktion fahrdynamische Ubertragungsfunktionen wie z.
B. Eigenlenkgradient, Gierverstirkung und Wankgradient im Zeit- und Frequenzbereich
betrachtet.

Im Unterschied zum generischen bildet das spezielle Fahrzeugmodell eine bestimmte
Fahrzeugklasse sehr genau ab. Die einzelnen Subsysteme werden dabei detailliert model-
liert (bauteilorientiert). Die Radkinematik wird im vollen Umfang nichtlinear dargestellt
und kann durch die modulare Modellstruktur ausgetauscht werden, um eine gro3ere Aus-
wahl an spezifischen Fahrzeugtypen wiederzugeben. Das Fahrzeug ist rechenintensiver,
komplexer im Aufbau und erfordert Daten iiber die jeweilige Radauthdngung. Im Verlauf
der Arbeit wird quantitativ und qualitativ der fahrdynamische Unterschied zwischen bei-
den Modellen erfasst.

AbschlieBend wird mithilfe des Einspurmodells, des erweiterten Einspurmodells, des
Zweispurmodells mit vergleichsweise einfacher Radauthidngung und des generischen
Zweispurmodells der Einfluss der Modellkomplexitit auf das Fahrempfinden von Pro-
banden untersucht. Dies geschieht in einem Praxistest an einem bewegten Fahrsimulator.
Die vier Modelle werden mithilfe der in dieser Arbeit erarbeiteten Modellierungs- und
Validierungsmethoden erstellt. Ziel ist, die Auswirkung der Modellkomplexitit auf die
subjektive und objektive Immersionsqualitit eines bewegten Fahrsimulators zu untersu-
chen.

Die Arbeit gliedert sich in sieben Hauptkapitel. Kapitel 2 erldutert die Grundlagen der
Fahrzeugdynamik. Zudem wird das Fahrverhalten (Ubertragungsverhalten) mit objekti-
ven, charakteristischen Fahrdynamik-BewertungsgrofSen im Zeit- und Frequenzbereich
quantifiziert. Kapitel 3 beschéftigt sich mit Modellierungsmethoden zur Aufstellung der
Bewegungsgleichungen des generischen und speziellen Mehrkorper-Fahrzeugmodells
und beschreibt den Losungsvorgang der Kinematik von rdumlichen Radaufhdngungen.
Die Erstellung von fahrdynamischen Referenzdaten eines Durchschnittsfahrzeugs einer
Fahrzeugklasse mithilfe realer Fahrversuche behandelt Kapitel 4. Die Systemidentifikati-
on am Beispiel des generischen Fahrzeugmodells wird in Kapitel 5 ausgearbeitet. Kapitel
6 behandelt die Parameterwertefindung von Modellparametern mit dem Ziel, das Fahr-
verhalten des generischen Fahrzeugmodells an das des reprasentativen Referenzfahrzeugs
anzugleichen. AbschlieBend werden in Kapitel 7 zundchst die Modellkomplexititsgrade
bewertet. Zudem wird in diesem Kapitel durch eine Fahrsimulatorstudie an einem beweg-
ten Fahrsimulator der Einfluss von Fahrzeugmodellen unterschiedlicher Komplexitit auf
den Immersionsgrad der Probanden untersucht. Die Arbeit schliefit mit einer Zusammen-
fassung und einem Ausblick auf zukiinftige Arbeiten ab.






2 Grundlagen der Fahrzeugdynamik

Die Fahrzeugdynamik befasst sich mit der Bewegung eines Fahrzeugs unter Einwirkung
von Momenten und Kréften, wie zum Beispiel Antriecbsmomente und Reifenkréfte. Das
Fahrverhalten kann mittels einer Systemanalyse mit genormten Testverfahren oder durch
Simulation durch objektive Kenngréen bewertet werden. In diesem Kapitel werden zu-
nichst die Grundlagen der Fahrzeugdynamik beschrieben. Dazu gehort die Definition der
Fahrzeugbewegung und der statischen sowie dynamischen Fahrdynamikkenngréfen. Da-
nach wird auf das Ubertragungsverhalten des Fahrzeugs im Zeit- sowie im Frequenzbe-
reich eingegangen. Daraufhin werden Fahrmandver beschrieben, mit denen die fahrdy-
namischen Eigenschaften des Fahrzeugs abgefragt werden konnen. Zuletzt wird auf die
Kennzeichnung und Modellierung der Reifenkraftiibertragung eingegangen.

2.1 Definition der Fahrzeugbewegung

Der Fahrzeugaufbau bewegt sich wihrend der Fahrt durch den Raum. Zur Beschreibung
der Fahrzeugbewegung (Abb. 2.1) wird das fahrzeugfeste Koordinatensystem Ky =
{Ov; xv, Vv, zy} (orthogonal und rechtsdrehend) genutzt. Der Koordinatenursprung des
Systems Ky wird in den Schwerpunkt des Fahrzeugs gelegt werden, vgl. (DIN 70000
1994).

Der Fahrzeugaufbau besitzt sechs Starrkorperfreiheitsgrade, durch die die Lage des Fahr-
zeugs im Raum eindeutig bestimmt ist. Die hier angenommenen Freiheitsgrade sind in
Abb. 2.1 dargestellt. Es wird zwischen translatorischen und rotatorischen Freiheitsgraden
unterschieden. Die translatorischen Freiheitsgrade werden ,,Zucken® in Fahrzeuglings-
richtung (Langsbewegung in Richtung der x,-Achse), ,,Schieben* in Fahrzeugquerrich-
tung (Querbewegung in Richtung der y,-Achse) und ,Heben*“ (in Richtung der zy-
Achse) genannt, vgl. (DIN 70000 1994).

Die rotatorischen Freiheitsgrade sind mit den KARDAN-Winkeln beschrieben und werden
als ,,Wanken* oder ,,Rollen* (Drehung um die x;,-Achse mit ¢y), ,,Nicken* (Drehung um
die yy-Achse mit 8;,) und ,,Gieren (Drehung um z,-Achse mit 1) bezeichnet.

Zur rdumlichen Lagebeschreibung des Fahrzeugaufbaus werden die drei Komponenten
Exv, Eyy, Ezy des Ortsvektors 1y, in den Koordinaten des Inertialsystems verwendet. Die
nachfolgende Abbildung (Abb. 2.2) zeigt die jeweilige Lage der Koordinatensysteme.

Die auftretenden Krifte werden iiber die Réder auf die Strafle tibertragen. Diese Radkrif-
te werden im Radkoordinatensystem Kg = {Og; Xz, Vr, Zr} (siche Abb. 2.2) als Langs-
kraft (Umfangskraft erzeugt durch Antriebs- oder Bremsmoment), Seitenkraft (Querkraft)
und Vertikalkraft (Radlast) bezeichnet.

Die Transformation der Koordinaten eines beliebigen Vektors in die Koordinaten des

durch das Fahrzeugsystem gegebenen Vektors ,r; (s. Abb. 2.2) in das Inertialsystem er-
folgt nach der Beziehung

v ="Tyyr;. 2.1
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In Tabelle 2.1 sind die in Gleichung (2.1) auftretenden GréBen beschrieben.

Tabelle 2.1: Ortsvektoren zur Beschreibung des Fahrzeugaufbaus

Bezeichnung Beschreibung
Er, Vektor vom Fahrzeugsystem zum Punkt P; in Koordinaten von Kg
vr; Vektor vom Fahrzeugsystem zum Punkt P; in Koordinaten von Ky
Er, Transformationsmatrix vom Fahrzeug- ins Inertialsystem

Abb. 2.2: Koordinatensysteme zur Beschreibung der Fahrzeugaufbau- und Radbewegung

Die Orientierung des Fahrzeugsystems gegeniiber dem Inertialsystem ist durch die drei
KARDAN-Winkel eindeutig festgelegt (DIN 70000 1994). Von einer Ausgangslage, in der
das Inertialsystem und das Fahrzeugsystem die gleiche Orientierung besitzen, werden
nacheinander drei Drehungen um bestimmte Achsen ausgefiihrt um Fahrzeugaufbaufeste
Punkte in Koordinaten des Inertialsystems darzustellen. Die Drehungsfolge der KARDAN-
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Winkel ist in Abb. 2.3 wiedergegeben. Die Ermittlung der Transformationsmatrix aus den
KARDAN-Winkeln wird in Hiller (1983) beschrieben. Es ergibt sich

ETV = Tz(lpV) ) Ty(eV) ) Tx((pV) =

cOycyy soysbycyy —coyshpy coysbychy +spysyy
cOysy soysbysyy+coychy coysOy sy —seycihy|. (2.2)
—s6y Sy cOy cpycly

Die umgekehrte Transformation vom Inertial- ins Fahrzeugsystem erfolgt entsprechend
mit der transponierten Transformationsmatrix 5T7, da ETT = ETy. Diese umgekehrte
Transformation ist essentiell, da alle Vektoren und Tensoren fiir die Berechnung der Be-
wegungsgleichungen (s. Kapitel 3) in Komponenten des Fahrzeugsystems angegeben
werden.

Ly

Abb. 2.3: Drehungsfolge der KARDAN-Winkel

Die KARDAN-Winkel beschreiben die rdumliche Drehung des Fahrzeugaufbaus relativ
zum Inertialsystem. Aus der Winkelgeschwindigkeit des Fahrzeugautbaus ergibt sich un-
ter Verwendung der zeitlichen Ableitungen der KARDAN-Winkel und den momentanen
Drehachsen (s. Abb. 2.3) die kinematische KARDAN-Gleichung (Hiller 1983) zu

lj’V —sby 0 1 Ebv
fwy =T, |6, |=[cOrsor coy 0|4, | (2.3)
Oy chycoy —soy 0l)¢p,

Sie beschreibt den Zusammenhang zwischen der Winkelgeschwindigkeit des Fahrzeug-
systems relativ zum Inertialsystem und den zeitlichen Ableitungen der Fahrzeugdrehwin-
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kel ¥y, 8, und @y. Durch die zeitlichen Ableitungen von (2.3) ergibt sich die Winkelbe-
schleunigung des Fahrzeugautbaus zu

—sOy 0 11[y
oy =|cOyspy  coy 0[]
cOy coy - sey 0l|@p .
—cby 6y 0 0] [y
+|=sbysoy by +cOycoy @y —soy gy 0]]6, |
—sbycoy by —sbycoy oy —coy @y 0lloy
Mit der Winkelgeschwindigkeit und der Winkelbeschleunigung des Fahrzeugs lassen sich

Absolutgeschwindigkeiten und -beschleunigungen beliebiger fahrzeugfester Punkte ange-
ben (s. Abschnitt 3.1).

(2.4)

2.2 Kennzeichnung der FahrdynamikkenngréBen

Eine flir Aussagen iiber die Fahrstabilitdt wichtige Groe von Kraftfahrzeugen ist das
Fahrverhalten unter Einfluss der Zentripetalbeschleunigung a, (in der vorliegenden Ar-
beit auch Querbeschleunigung genannt). Das Fahrverhalten wird mafBgeblich von der
durch Krafteinwirkung auftretenden Radstellungsdnderung, der Eigenschaft der Reifen
zur Kraftlibertragung (HeiBBing 2002) sowie den konstruktiven Fahrzeuggrofen beein-
flusst. Zur Charakterisierung des querdynamischen Fahrverhaltens eines Fahrzeugs sind
Kenntnisse iiber die Reaktion des Fahrzeugs auf die Lenkwinkeleingabe sowie eine quan-
titative Beschreibung des Fahrverhaltens erforderlich. In diesem Abschnitt werden die da-
fiir notwendigen objektiven Bewertungsgroflen beschrieben, auf denen auch die Untersu-
chungen in Kapitel 4, 5 und 6 aufbauen. Diese BewertungsgrofSen werden hier aus den
AusgangsgroBBen (z. B. Zentripetalbeschleunigung, Gierrate, Schwimmwinkel und
Wankwinkel) in Kombination mit den Eingangsgroflen (z. B. Lenkradwinkel und Fahr-
zeuggeschwindigkeit) berechnet. Eng verkniipft mit den Bewertungsgroflen sind charak-
teristische Open- und Closed-Loop Fahrmanéver (vgl. Abschnitt 2.3).

Wichtige kinematische und geometrische Gréf3en am Fahrzeug werden in Tabelle 2.2 und
Abb. 2.4 vorgestellt.

Tabelle 2.2: Kinematische und geometrische Gro3en am Fahrzeug

Bezeichnung Beschreibung
By Schwimmwinkel im Fahrzeugursprung
0 Gierrate (Gierwinkelgeschwindigkeit) des Fahrzeugaufbaus relativ zu
v K
E
Vy Geschwindigkeit des Fahrzeugursprungs

6;,i=1,3 Radlenkwinkel
a;,i=1,..,4 Schriglaufwinkel des Rades
Vg1 =1,...,4 Geschwindigkeit des Radmittelpunktes
aq Zentripetalbeschleunigung des Fahrzeugschwerpunktes
Avh Verhiltnis der Achslasten my,/(m, + my,)
I, =1y Ay,  Abstand vom Schwerpunkt zur Vorderachse
I, =1y (1 - Av'h) Abstand vom Schwerpunkt zur Hinterachse
ly =1,+1, Radstand
by Spurweite
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Das Fahrverhalten beschreibt fahrdynamische Auswirkungen des Fahrzeugs auf Lenkein-
gaben. Es wird zwischen stationdrem und instationirem (dynamischem) Fahrverhalten
unterschieden.

Ve Index: 1: VL
2:HL
Ok o L, 3: VR
o 4:HR
XE
a
le 61
Vg, v Vy
Oy
by / f U
v
Yy

<
JQ
o
Q
_Q

Abb. 2.4: Kinematische und geometrische Grolen am Fahrzeug

2.2.1 Stationares Fahrverhalten

Die ,,stationdre Kreisfahrt™ bestimmt das stationdre Fahrverhalten (vgl. Abschnitt 2.3.1).
Das Mandver beschreibt die Gierreaktion des Fahrzeugs auf die stationdre Lenkbewegung
des Fahrers. Eine zu starke Gierreaktion auf die Lenkbewegung wird als ,,Instabil“ (Uber-
steuern) bezeichnet, eine zu schwache Reaktion als ,,Stabil* (Untersteuern). Das Gierver-
halten des Fahrzeugs wird auch ,,Eigenlenken® genannt. Das Eigenlenkverhalten be-
schreibt den Lenkradwinkelbedarf bei Kurvenfahrten. Der Lenkradwinkelbedarf
verdndert sich in Abhingigkeit der Fahrzeuggeschwindigkeit vy, des Kriimmungsradius
R und der daraus resultierenden Zentripetalbeschleunigung a, (s. Heiling 2002).

Eigenlenkgradient

Eine Methode zur Beschreibung des Eigenlenkverhaltens ist der Vergleich der Achs-
schraglaufwinkel a; zwischen Vorder- und Hinterachse wahrend der stationdren® Kreis-
fahrt. Eine messtechnische Erfassung der Schriglaufwinkel ist jedoch aufwéndig. Daher
wird eine weniger aufwindige Methode bevorzugt, bei der das Eigenlenkverhalten durch
den Figenlenkgradienten (EG) charakterisiert ist. Der EG ergibt sich aus der Steigung des
Lenkradwinkelbedarfs 6 liber der Zentripetalbeschleunigung a,. Diese Grofien konnen
mit den fiir das Elektronische Stabilitdtsprogramm (ESP) (sieche Symbolverzeichnis) se-
rienméfig verbauten Sensoren aufgezeichnet werden. Dabei wird das Eigenlenkverhalten

3 Im Grunde ist die stationédre Kreisfahrt ein Closed-Loop Manoéver, da der Fahrer den Lenkwinkel anpassen
muss, um bei langsam steigernder Fahrzeuggeschwindigkeit auf dem Kreis zu bleiben. Da dies jedoch quasi
stationér geschieht, wird dieses Mandver als stationdr bezeichnet.
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anhand der Anderung des Lenkradwinkelbedarfs, der mit einer Steigerung der Querbe-
schleunigung verbundenen ist, zu

1086, 1 <66H aaA>

i, dagz i \da, 0Jag

(2.5)

definiert (Zomotor 1991) (s. Abb. 2.5). Der zusitzliche Lenkradwinkelbedarf Ady und der
Ackermannwinkel 6, (Lenkwinkel, der sich — abhidngig vom Kurvenradius — bei sehr
langsamer Kurvenfahrt einstellt) addieren sich zu

61.1 = 6A + A6H (26)

Steigt der Lenkradwinkelbedarf mit zunehmender Zentripetalbeschleunigung, spricht man
von Untersteuern (EG > 0). Sinkt der Lenkradwinkelbedarf mit zunehmender Zentripe-
talbeschleunigung, spricht man von Ubersteuern (EG < 0). Bleibt der Lenkradwinkelbe-
darf mit zunehmender Querbeschleunigung gleich, spricht man von Neutralsteuern (EG =
0).

A

5
T') aq,max
= Neutralsteuern —- —-
= .
"% 95 —— Untersteuern
© \ . .
% EG = 6_H \ Ubersteuern
Q ay \
—

8a

Y

Zentrifugalbeschleunigung a,
Abb. 2.5: Eigenlenkgradient bei Fahrt auf Kreis mit gegebenen Radius

Wesentliche Merkmale des Kurvenverlaufs in oberer Abbildung (Abb. 2.5) sind
¢ der Schnittpunkt mit der Ordinate, der dem Ackermannwinkel &, entspricht,
¢ die Steigung in unterschiedlichen Beschleunigungsbereichen und

¢ die maximal erreichbare Zentripetalbeschleunigung.

Der Ackermannwinkel hingt vom Radstand [ und vom Kurvenradius R ab. Der Gradient
und die maximale Zentripetalbeschleunigung hidngen von der Fahrzeugmasse, der
Schwerpunktlage, der Fahrzeugachsen und den Reifenparametern ab. Die Kurve fiir das
untersteuernde Fahrzeug (s. Abb. 2.5) unterteilt sich in einen linearen und einen nichtli-
nearen Teil. Im linearen Teil hat die Kurve eine konstante Steigung (EG ist konstant). Im
nichtlinearen Teil steigt der Eigenlenkgradient stark an. Dies liegt daran, dass die Reifen-
seitenkraft an der Vorderachse ihre Sittigung erreicht (vgl. Abschnitt 2.4) und sich die
Vorderachse relativ in Querrichtung bewegt (Fahrzeug untersteuert). Bei einem geringen
Eigenlenkgradienten im linearen Bereich antwortet das Fahrzeug direkter auf Lenkeinga-
ben.
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Gierverstarkung

Um die Zusammenhinge im Gesamtsystem Fahrer-Fahrzeug zu berlicksichtigen, muss
man die Fahrzeugreaktion auf die Lenkwinkeleingabe betrachten. Dazu wird, wie in der
Regelungstechnik iiblich, die AusgangsgroBe Giergeschwindigkeit 1, auf die Eingangs-
groBe Lenkradwinkel &5 bezogen. Das Verhiltnis v, /8, wird Gierverstirkungsfaktor
genannt (Zomotor 1987). Bei einer stationdren Kreisfahrt wird die Gierverstiarkung (GV)
in Abhéangigkeit der Fahrzeuggeschwindigkeit betrachtet und definiert die stationire Re-
aktion auf Lenkbewegung. Sie beschreibt die Lenkempfindlichkeit und gibt an, wie stark
ein Fahrzeug bei einer bestimmten Fahrgeschwindigkeit auf eine Lenkradwinkeleingabe
reagiert. Die Agilitit eines Fahrzeugs steigt, je groBBer die GV ist, womit jedoch die Fahr-
zeugstabilitidt abnimmt.

Die Kurve der GV enthélt nur fiir stabile Fahrzeuge ein Maximum. Die dazugehdrende
Geschwindigkeit ist die charakteristische Geschwindigkeit v, bei der das Fahrzeug die
groBte Lenkempfindlichkeit hat (s. Abb. 2.6). Fahrzeuge mit einem eher neutralen Fahr-
verhalten weisen bei hohen Geschwindigkeiten eine zu hohe GV auf und verfligen somit
iiber eine geringere Fahrstabilititsreserve. Flir instabile Fahrzeuge strebt die Kurve der
Gierreaktion bei einer bestimmten Geschwindigkeit gegen unendlich. Diese Geschwin-
digkeit wird als kritische Geschwindigkeit v;; bezeichnet.

A Instabil

EG < 0 S

3|z &7

o1))]

c

=

5

2

L

O | Stabil
e #G>0

Uch Vkrit

Fahrzeuggeschwindigkeit v
Abb. 2.6: Stationidre Gierverstiarkung bei Kreisfahrt

Wesentliche Merkmale des Kurvenverlaufs sind

e die Grofenordnung der Gierverstarkung % und
H

¢ die charakteristische Geschwindigkeit v, (maximale GV).

Bei der charakteristischen Geschwindigkeit besitzt das Fahrzeug die grof3te Lenkempfind-
lichkeit.
Wankwinkelgradient

Der Wankwinkelgradient (WG) beschreibt das Querneigungsverhalten bei stationdren
Kurvenfahrten in Abhéngigkeit von der Querbeschleunigung. Dazu wird der Wankwinkel
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iber der Querbeschleunigung dargestellt (s. Abb. 2.7). Das Wankverhalten hingt groBten-
teils von der Spurweite, der Schwerpunktlage, der Wankpolachse, dem Feder- und dem
Dampferelement, dem Stabilisator sowie von der Radauthdngung ab. Diese Bauteile ha-
ben zugleich auch Einfluss auf das Eigenlenkverhalten. Das Wankverhalten beeinflusst
das Komfortempfinden und die Fahrstabilitit. Der Wankwinkelgradient ¢y /a, kann
weitgehend als konstant angenommen werden.

A

~
S8
©
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=
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Zentrifugalbeschleunigung a,

Abb. 2.7: Qualitativer Verlauf des Wankwinkels iiber der Querbeschleunigung bei statio-
ndrer Kreisfahrt

Schwimmwinkelgradient

Der Schwimmwinkelgradient (SG) beschreibt den Schwimmwinkelverlauf [, {iber der
Zentripetalbeschleunigung (s. Abb. 2.8). Der Anfangsschwimmwinkel S, beruht auf dem
Kurvenradius R und dem Abstand der Hinterachse zum Schwerpunkt [j,. Der Anstieg der
Kurve hingt stark mit dem degressiven Kennlinienverlauf der Hinterachs-
Seitenreifenkraft zusammen (Wimmer 1997). Wie in Abb. 2.8 gezeigt, ist der SG bei
niedrigen Beschleunigungen konstant und wéchst bei erhdhter Zentripetalbeschleunigung
an.

A
. SG =
<
(O]
2 ,
2
i
B eq e
§) -17 Stabilitdtsreserve
Bo Heckstabilitt

Y

Zentrifugalbeschleunigung a,

Abb. 2.8: Qualitativer Verlauf des Schwimmwinkels iiber Zentripetalbeschleunigung bei
stationdrer Kreisfahrt
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Der anfangs konstante SG beschreibt die Heckstabilitit und bei hoheren Beschleunigun-
gen die Stabilitdtsreserve des Fahrzeugs. Zudem wechselt der Schwimmwinkel das Vor-
zeichen zu hoheren Beschleunigungen. Dies ist auf das Anwachsen des Schriglaufwin-
kels an den Reifen bei zunehmender Zentripetalbeschleunigung zuriickzufiihren. Der
momentane Kurvenmittelpunkt verschiebt sich mit zunehmender Zentripetalbeschleuni-
gung von der Hohe der Hinterachse (auf der er sich bei sehr geringer Zentripetalbe-
schleunigung befindet) in Fahrtrichtung. Liegt der projizierte Kurvenmittelpunkt vor dem
Fahrzeugschwerpunkt, wechselt der Schwimmwinkel das Vorzeichen (Heifling 2002).

2.2.2 Instationares Fahrverhalten

Zur besseren Bewertung des Fahrverhaltens muss man die Fahrzeugreaktion auf instatio-
ndre bzw. dynamische Lenkwinkeleingaben heranziehen. Beim instationdren Fahrverhal-
ten ist von Interesse, mit welchem dynamischen Verhalten ein Fahrzeug auf dynamische
Lenkwinkeleingaben reagiert. Zur Untersuchung des dynamischen Ubertragungsverhal-
tens eignen sich Frequenzgang und Lenkwinkelsprung (vgl. Abschnitt 2.3.2 und 2.3.3).

Frequenzgang

Wie im stationdren wird auch im instationdren Verhalten der Systemausgang in Relation
zum Eingang gesetzt. Im stationdren Bereich heiflt das ,,Verstarkung®, beim Frequenz-
gang ,,Ubertragungsfunktion®.

Zur Bestimmung des Frequenzgangs kann das Fahrzeug mit einer sinusformigen Lenk-
radbewegung mit konstanter Amplitude und linear ansteigender Frequenz angeregt wer-
den (vgl. Abschnitt 2.3.2). Durch harmonische Anregungen, wie dem Sinuslenken, zeigt
sich die frequenzabhéngige instationdre Querdynamik eines Fahrzeugs.

Die Bewegungsgroflen des Fahrzeugs reagieren ebenfalls mit einem sinusformigen Ver-
lauf. In Abb. 2.9 werden der zeitliche Verlauf der Systemanregung (Lenkradwinkel &)
und der Systemantwort (Gierrate 1),) beispielhaft dargestellt. Erkennbar sind die
Amplitudenverdnderung und der Phasenverzug der Gierrate gegeniiber dem Lenkradwin-
kel bei hoherer Frequenz.

20 : :
15 __________ __________

0 5 10 15 20 25 30
Zeitin s

Abb. 2.9: Zeitsignal des Frequenzgangs
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Der Frequenzgang beschreibt die Ubertragung der zeitlichen BewegungsgroBen in den
Frequenzbereich, in dem die Ubertragungsfunktionen fiir unterschiedliche GréBen be-
rechnet werden. Primér werden zur Bewertung des instationdren Fahrverhaltens die Fre-
quenzginge der Ubertragungsfunktionen

¢ Giergeschwindigkeitsfrequenzgang (Gierfrequenz (GF)) %,
H
a
¢ Querbeschleunigungsfrequenzgang (Querfrequenz (QF)) S—q und
H
o Wankwinkelfrequenzgang (Wankfrequenz (WF)) ? benutzt.
H

Bei der Betrachtung des Amplitudenverhéltnisses und der Phasenverschiebung vom Aus-
gangs- zum Eingangssignal im Frequenzbereich ergeben sich Amplituden- und Phasen-
gang. Abb. 2.10 stellt den Amplituden- und Phasengang der Gieriibertragung v, /8 dar
(Bodediagramm). Die Gieriibertragung zeigt bei ca. 0,9 Hz eine Amplitudeniiberh6hung.
Diese Frequenz entspricht der Giereigenfrequenz. Dies bedeutet, dass hier die Gierreakti-
on des Fahrzeugs auf Lenkeingéinge am stirksten ist. Die stationdre Gierverstirkung
(s. Abschnitt 2.2.1) entspricht dem Amplitudengang von 0 Hz. Bei hoheren Frequenzen
fallt die Amplitude monoton ab, dies entspricht einem Tiefpassverhalten. Die Phase weist
bei tieferen Frequenzen einen geringen Phasenverzug auf, der jedoch bei hoherer Fre-
quenz weiter zunimmt.

Amplitude
N
[\

Phase in deg

]

' \ i
0 05 1 L5 2 25 3 35 4

Frequenz in Hz

Abb. 2.10: Frequenzgang am Beispiel der GF (Amplituden- und Phasenverlauf)

Durch den Frequenzgang werden Informationen iiber das Verhalten eines Fahrzeugs unter
Einwirkung von sinusformiger Anregung gewonnen und bestimmt, bei welcher Frequenz
die Fahrzeugreaktion auf den Lenkeingang verstirkt bzw. abgeschwicht wird und wie
grof} die Phasenverschiebung zwischen beiden Reaktionen ist. Die Eigenfrequenzen, bei
denen die maximale Uberhéhung im Amplitudengang auftritt, sowie die GroBe der Uber-
hohung im Vergleich zum stationédren Fall konnen ebenfalls abgelesen werden (s. Zomo-
tor (2002) und Meljnikov (2003)). Nach Schindler (2007) und Zomotor (1987) ist nur der
Frequenzbereich unter 2,0 Hz von Interesse, da das Frequenzspektrum des durch den
menschlichen Fahrer gestellten Lenkradwinkels bei realen Fahrsituationen oberhalb die-
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ser Frequenz keine nennenswerten Anteile hat. Bei einer Fahrt auf der Landstra3e domi-
nieren Grundfrequenzen um circa 0,1 Hz. Bei einem doppelten Fahrspurwechsel liegen
sie zwischen 0,6 Hz und 1,1 Hz (Schindler 2007).

Lenkradwinkelsprung

Beim Lenkradwinkelsprung wird zur Untersuchung des Fahrverhaltes eine sprungférmige
Anregung im Zeitbereich verwendet. Das gleichnamige Mandver wird in Abschnitt 2.3.3
beschrieben. Dabei fahrt das Fahrzeug mit konstanter Geschwindigkeit geradeaus und
wird zum Zeitpunkt ¢, mit einem Lenkwinkel &, beaufschlagt. Diese Methode unter-
sucht das Ubergangverhalten eines Fahrzeugs aus der Geradeausfahrt in die stationire
Kreisfahrt. Auch bei einer Sprunganregung wird die Ausgangsgrofle auf die Eingangs-
grofle bezogen und im Falle der Gierrate als Gierrateniibergang bezeichnet.

Das Fahrzeug reagiert auf einen plotzlichen Lenkradwinkelsprung mit einem Anstieg der
Bewegungs- (Gierrate, Zentripetalbeschleunigung) und LagegroBBen (Wankwinkel). Diese
GroBen steigen zunéchst auf einen hoheren Wert an als die dem Lenkwinkel &, ent-
sprechenden stationiren Werte (Uberschwingen). Die endgiiltigen stationiren Zustands-
werte sind nach einigen Schwingungen erreicht (Zomotor 1987). In der Systemdynamik
entspricht dies der Sprungantwort.

Der verzogerte Aufbau der Achsenseitenkrifte hat eine zeitverzogerte Fahrzeugreaktion
zur Folge, die Zweiphasigkeit. Sie wird durch zwei Zeiten beschrieben. Die erste be-
schreibt die Vorderachsantwortzeit, zu der sich die Gierrate autbaut (vgl. Abb. 2.12), die
zweite die Antwort der Hinterachse, zu der die Querbeschleunigung aufbaut. Insbesonde-
re bei untersteuernden Fahrzeugen fallen diese Zeiten grof3 aus. Anhand des zeitlichen
Giergeschwindigkeits- und Querbeschleunigungsverlaufs lassen sich somit die Ansprech-
zeiten und die Ddmpfung der Fahrzeugreaktion beurteilen. Zusammenfassend lédsst sich
sagen, dass die Schwingamplituden und die Einschwingzeit von der Ddmpfung und der
Eigenfrequenz des Systems abhéngen.

Der Fahrer kann nur endlich schnell lenken, weshalb der Lenkwinkelsprung eher einem
rampenformigen Lenkwinkelanstieg entspricht (s. Abb. 2.11). In Abb. 2.12 ist beispiels-
weise eine typische Gierratenantwort des Fahrzeugs auf den Lenkwinkelsprung darge-
stellt. Wichtige Werte sind die maximal erreichte Gierrate ), und die entsprechende
Ansprechzeit Ty sowie die sich stationir einstellende Gierrate V4,4, (Zomotor 1997).
Der Uberschwingwert kann als das Verhiltnis vom Maximalwert zum Stationdrwert
Uy = Ymax/ Wstqr definiert werden.

Zur Bewertung des Ubergangsverhaltens werden primér

o Giergeschwindigkeitsiibergangsverhalten (Gieriibergang (GU)) %,
H

¢ Querbeschleunigungsiibergangsverhalten (Queriibergang (QU)) :—q und
H

o Wankwinkeliibergangsverhalten (Wankiibergang (WU)) ?
H
genutzt.

Diese Werte werden zusitzlich normiert, indem das entsprechende Ubergangsverhalten
durch den jeweiligen stationiren Endwert dividiert wird, zum Beispiel GU,.
orm=GU/GUgat.



22 Grundlagen der Fahrzeugdynamik

40

W W
S

S I S
S

—
n

Lenkradwinkel in deg

_
)

O~ T1T 2 3

ty Zeitin s

Abb. 2.11: Lenkradwinkelsprung
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Abb. 2.12: Fahrzeuggierbewegung nach einem Lenkwinkelsprung

2.3 Fahrmanover

Im vorherigen Abschnitt wurden BewertungsgroBen definiert, mit denen es moglich ist,
das stationdre und instationdre Fahrverhalten qualitativ zu beschreiben. In diesem Ab-
schnitt werden standardisierte Fahrmandver fiir eine fahrdynamische Bewertung (vgl. Ab-
schnitt 2.2) vorgestellt, die die Gewinnung objektiver und damit vergleichbarer Fahr-
zeugkenngroBen unterstiitzen, das Open-Loop und das Closed-Loop-Mandver. Beim
Open-Loop-Manover bleibt der Fahrer unberiicksichtigt, sodass dieser keinen Einfluss auf
das Messergebnis hat. Beim Closed-Loop-Mandver hat der Fahrerstil einen bedeutenden
Einfluss, sodass eine Vergleichbarkeit der Ergebnisse nur bedingt moglich ist, z. B. wenn
Fahrer mit gleichem Fahrstil die Mandver fahren. Im Folgenden werden daher nur Open-
Loop-Manéver beriicksichtigt.
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In Tabelle 2.3 werden drei Open-Loop-Fahrmandver vorgestellt, die sich zur Untersu-
chung von stationdren Zustinden und instationidren Ubertragungsverhalten von Fahrzeu-
gen eignen.

Tabelle 2.3: Open-Loop-Fahrmanoéver zur Ermittlung von Fahrzeugeigenschaften

Fahrmandver Norm Auswertung Ergebnisse

ISO Stationdrer Gleichge- Eigenlenkgradient, stationdre Gier-
4138 wichtszustand verstiarkung und Wankwinkelgradient
ISO Instationdres Verhalten Frequenzabhéngiger Amplituden-
7401 im Frequenzbereich  und Phasengang

Lenkwinkelsprun ISO Instationdres Verhalten
PTUNE 7401 im Zeitbereich

Stationdre Kreisfahrt
Dauersinus

Ansprechzeiten, Einschwingverhalten

Mit standardisierten Fahrmandvern ist es moglich, Messdaten von verschiedenen Fahr-
zeugen, die auf unterschiedlichen Versuchsgeldnden gewonnen werden, einheitlich, re-
produzierbar und vergleichbar zu gestalten. Dadurch werden nicht nur sogenannte
Benchmarks fiir unterschiedliche Fahrzeuge, sondern auch Vergleiche zu Vorgingermo-
dellen erstellt. Fiir eine exakte Messung ist es wichtig, Umgebungseinfliisse fiir alle
Fahrmandver zu minimieren, z. B durch eine trockene und ebene Fahrbahn (Meyer-Tuve
2008). Ein zunehmend bedeutender Anwendungsbereich der standardisierten Fahrmand-
ver liegt in der Validierung von Simulationsmodellen, mit denen — im Gegensatz zu rea-
len Messfahrten — in der frithen Entwicklungsphase objektive Daten ermittelt werden
konnen (Kobetz 2004). Zur besseren Vergleichbarkeit miissen die unterschiedlichen
Lenkiibersetzungen der jeweiligen Fahrzeuge beriicksichtigt werden.

2.3.1 Manover Stationire Kreisfahrt

Das Fahrmandver ,,stationédre Kreisfahrt* nach ISO 4138 (2004) ist sowohl fiir den realen
Testbetrieb als auch fiir die simulationstechnische Analyse ein wichtiges Standard-
Priifverfahren. Es wird verwendet, um mit den GroBen EG, GV und SG die Steuerten-
denz, das Fahrverhalten und die Stabilitit von Kraftfahrzeugen bis in den Grenzbereich

zu untersuchen und dabei grundlegende Aussagen iiber die Fahreigenschaften zu treffen
(vgl. Abschnitt 2.2.1).

Fir die Auswertung werden Groflen wie Lenkradwinkel, Fahrzeuggeschwindigkeit,
Schwimmwinkel, Wankwinkel, Querbeschleunigung und Giergeschwindigkeit aufge-
zeichnet.

Es gibt vier Methoden (vgl. DIN/ISO4138 (1996)), um die stationdren Kreisfahrwerte zu
erhalten. Hier wird die Methode des konstanten Kreisradius gewihlt, da sie sich wegen
der meist begrenzten Fahrdynamikflache am besten eignet.

Auf einem Bahnradius von mindestens 30 Metern werden ein Links- und ein Rechtskreis
mit langsam und gleichmiBig ansteigender Geschwindigkeit gefahren. Die Querbe-
schleunigung wird dadurch langsam und monoton bis zu dem Grenzbereich erhoht, bei
dem es nicht mehr moglich ist, den stationdren Zustand aufrecht zu erhalten. Der Fahrer
muss hierbei den Lenkwinkel so anpassen, dass das Fahrzeug auf der Kreisbahn bleibt.
Da der Fahrer in den Regelkreis integriert ist, handelt es sich hierbei eigentlich um ein
Closed-Loop-Mandver. Jedoch ist aufgrund der quasi stationdren Versuchsbedingungen
dieses Manover fiir einen geiibten Fahrer gut reproduzierbar und hat auf das Systemver-
halten wenig Einfluss (Rau 2007). Deshalb wird die stationdre Kreisfahrt hier als Open-
Loop-Mandver betrachtet.
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2.3.2 Mandéver Frequenzgang

Um das querdynamische Ubertragungsverhalten eines Fahrzeugs im linearen Bereich zu
ermitteln, wird das Fahrmandver , Frequenzgang® verwendet, das in ISO 7401 (2011)
bzw. ISO/TR 8726 (1988) definiert ist. Das Fahrzeug wird als zeitinvariantes System be-
trachtet und der Frequenzgang entspricht einem Gleitsinus, mit dem das Ubertragungs-
verhalten bestimmt werden kann. Als Bewertungskriterien werden die VergréBerungs-
funktion (Amplitudenverhédltnis) und der Phasenwinkel der Zentripetalbeschleunigung,
der Giergeschwindigkeit und des Wankwinkels im Verhiltnis zum Lenkradwinkel im
Frequenzbereich herangezogen.

Im Versuch werden bei konstanter Fahrgeschwindigkeit (meist 100 km/h) und mit einem
sinusformigen Lenkeinschlag die Frequenzen von 0,1 bis circa 3,0 Hz mit konstanter
Lenkradwinkelamplitude durchfahren. Die Lenkradwinkelamplitude wird je nach Fahrge-
schwindigkeit so gewéhlt, dass sich bei niedrigen Frequenzen (quasistationédr) Querbe-
schleunigungen von circa 4 m/s? (wahlweise auch 2m/s? oder 6 m/s?) ergeben
(Miljenkov 2003).

Fiir die Frequenzerhohung werden zwei Verfahren angewendet. Beim ersten Verfahren
werden die Frequenzen wéhrend der Messung stufenweise variiert, danach die Messdaten
in verschiedene Frequenzklassen sortiert und die sich daraus ergebende Verteilung be-
trachtet. Die Messungen werden so oft wiederholt, bis jede Frequenzklasse ausreichend
vorhanden ist. Beim zweiten Verfahren (auch Gleitsinusmanover genannt) werden die
Frequenzbereiche von 0,1 bis 3,0 Hz kontinuierlich in 0,1-Schritten durchfahren. Dafiir
ist entweder ein Frequenztaktgeber fiir den Fahrer oder die Verwendung eines Lenkrobo-
ters notwendig. Der Vorteil gegeniiber dem ersten Verfahren besteht darin, dass sich das
Fahrzeug im eingeschwungenen Zustand befindet und es schneller durchfiihrbar ist.

Fiir die Ermittlung der Amplituden und der Phasenwinkel der Eingangssignale (Lenkrad-
winkel) zu den Ausgangssignalen (Giergeschwindigkeit, Zentripetalbeschleunigung und
Wankwinkel) wird in der vorliegenden Arbeit die MATLAB-Funktion Transfer Function
Estimate (TFE) (Schitzung der linearen, zeitinvarianten Ubertragungsfunktion) verwen-
det. Diese bestimmt das Verhéltnis des Kreuzleistungsdichtespektrums der Eingangs- und
Ausgangssignale zum Leistungsdichtespektrum des Eingangssignals (s. Hayes 1996). Die
Uberfiihrung der Daten in den Frequenzbereich erfolgt mithilfe der Fourier-
Transformation. Zusétzlich kann eine Kohirenzfunktion berechnet werden, wodurch eine
Plausibilitétskontrolle der Messsignale auf deren Konsistenz moglich ist.

2.3.3 Manodver Lenkwinkelsprung

Mit dem Fahrmanover Lenkwinkelsprung nach (ISO 7401 2011) ist es moglich, sowohl
das stationdre als auch das instationdre Fahrverhalten im linearen und nichtlinearen Be-
reich zu untersuchen. Bei der Versuchsdurchfiihrung wird das Lenkrad aus stationdrer
Geradeausfahrt mit konstanter Fahrgeschwindigkeit (meist 100 km/h) mit moglichst ho-
her Lenkradwinkelgeschwindigkeit (zwischen 200 bis 500 °/s) gegen einen Anschlags-
wert (6,,) auf einer Kurvenbahn (stationdre Kreisfahrt) gelenkt. Dabei stellt sich eine
rampenformige Lenkanregung ein (s. Abb. 2.11), da es aus physikalischen Griinden nicht
moglich ist, einen idealen Sprung zu realisieren.

Die Amplitude der Lenkwinkeldnderung wird in Abhédngigkeit der Fahrgeschwindigkeit
so gewdhlt, dass stationdr jeweils unterschiedliche Reifenkraftschlussbeanspruchungen
bis hin zum Grenzbereich auftreten.
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Die Bewertungskriterien basieren beim Lenkwinkelsprung auf den Querbeschleunigungs-
und Giergeschwindigkeitsreaktionen des Fahrzeugs im Zeitbereich. Zusétzlich kénnen
Schwimm- und Wankwinkel betrachtet werden.

Die Fahrzeugreaktion auf den Lenkwinkelsprung entspricht der Einfahrt auf eine Kreis-
bahn, wobei der Anstieg der FahrdynamikgroBen einerseits ausreichend geddampft, ande-
rerseits moglichst schnell erfolgen sollte. Das Manover wird sowohl fiir nach links, als
auch nach rechts beginnende Lenkwinkeleingabe gefahren.

2.4 Reifenkraft

Der Reifen ist das Bindeglied zwischen dem Fahrzeug und der Fahrbahn. Die Reifenei-
genschaften beeinflussen das Fahrverhalten signifikant, da sie fiir die Kraftiibertragung
und damit fiir die Kurshaltung des Fahrzeugs verantwortlich sind. Der Reifen nimmt in
vertikaler Richtung die Radlast auf und iibertrdgt in Langs- und Querrichtung Krifte,
weshalb er als rdumliches Kraftelement betrachtet werden kann (s. Abb. 2.13).

Zur Beschreibung der Kraftiibertragungen existieren verschiedene Modellierungsansétze,
die grundsitzlich in die Kategorien mathematische Modelle, physikalische Modelle und
Mischformen unterteilt werden.

Ziel dieses Abschnittes ist es, Reifenkenngroflen vorzustellen, die die Physik des Reifens
beschreiben. Darauf aufbauend folgt die Beschreibung eines Reifenmodells, das abhéngig
von kinematischen Groflen die statische Reifenkraft berechnet. AbschlieBend wird die
Berechnung der dynamischen Reifenkraft beschrieben. Fiir detailliertere Betrachtungen
unterschiedlicher Reifenmodellierungen sei auf Zomotor (1987), Mitschke (2003), Burk-
hardt (1993), Gipser (2006) und Pacejka (2005) verwiesen.

2.4.1 Kennzeichnung der Reifenkrafte

Bei der Modellierung eines Fahrzeugs ergibt sich aus den resultierenden Kontaktkréften
und Momenten die Beschreibung der Kraftwirkungen zwischen Reifen und Fahrbahn. Bei
diesen handelt es sich um eingeprigte Krifte und Momente, die sich in Abhéngigkeit von
Lage- und GeschwindigkeitsgroBen bestimmen lassen. In Abb. 2.13 wird die Kontaktkraft
im Latsch in drei Komponenten zerlegt (s. Abb. 2.13 und Tabelle 2.4).

Tabelle 2.4: Krifte und kinematische Groflen am Reifen

Bezeichnung Beschreibung

Fgr, Langskraft/Umfangskraft entlang der x-Achse von Ky
FRy Querkraft/Seitenkraft entlang der y-Achse von Kx

Fg, Vertikalkraft/Aufstandskraft entlang der z-Achse von Ky
Ma g Antriebs- und Bremsmoment um die y-Achse von Ky

VR Geschwindigkeitsvektor des Radmittelpunktes

VR, = VR €Os & Geschwindigkeit des Radmittelpunktes in Richtung der x-Achse von Ky
VRy = VR sina Geschwindigkeit des Radmittelpunktes in Richtung der y-Achse von Ky
a Schriglaufwinkel des Reifens

Die Krifte werden in die Koordinaten des radtrdagerfesten Systems dargestellt, wobei die
Eigendrehung des Rades unberiicksichtigt bleibt. Die Vertikalkraft wirkt einseitig, da der
Reifen nur Druckkréfte tibertragt. Die Reifenkrifte, die parallel zum Latsch entstehen,
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werden aus Schlupf und Schréglaufwinkel durch entsprechende Kraftgesetze errechnet.
Diese hiangen von der Materialpaarung Reifen/Fahrbahn sowie von Gummimischung und
GroBe des Reifens ab.

Latsch

Abb. 2.13: Kontaktkrifte im Reifenlatsch und kinematische Grof3en am Reifen

2.4.2 Reifen unter Einwirkung von Léngs- und Seitenkraft

Das physikalische Prinzip der Ubertragung von Lings- und Seitenkriften in der Latsch-
fliche unterliegt dem Kraftschluss durch Adhésionsreibung (intermolekulare Bindungs-
krifte zwischen Reifengummi und Fahrbahnoberfliche) und durch Hysteresereibung
(Formschluss durch Verzahnungseffekte zwischen Reifenlatsch und Fahrbahnoberflache)
(Gillespie 1992). Beide Effekte sind abhidngig von den Relativbewegungen zwischen Rei-
fenlatsch und Fahrbahn.

Die Entstehung von Umfangs- und Seitenkraft ldsst sich durch Scherdeformationen des
Reifenlatsches in Kombination mit dem Reibungsverhalten zwischen Reifenlatsch und
Fahrbahnfliche beschreiben. Dies erfordert eine makroskopische Beschreibung der
Schermechanismen, die sich beispielsweise problemlos in einen Mehrkdrpersystemforma-
lismus einbinden lassen. Am besten eignen sich Beschreibungen wie Langsschlupf (Um-
fangsschlupf) s und Querschlupf (Schriglaufwinkel) a, die auf die Relativbewegungen
im Latsch zurilickzufiihren sind.

Léngsschlupf

Der Langsschlupf ist eine kinematische Grof3e, die die Relativbewegung zwischen Reifen
und Fahrbahn in Léngsrichtung des Rades angibt. Das Rad kann dabei den Bewegungszu-
stand ,,angetrieben®, ,,gebremst und ,,antriebsfrei rollend* annehmen.

Das Rad wird hier zur Vereinfachung als starrer Korper betrachtet, weshalb der Schlupf
auch Starrkorperschlupt genannt wird. Die Reifenkontaktfliche vereinfacht sich beim
starren Rad von einer Latschfldche zu einer Linie. Der Fahrzeugreifen bewegt sich — unter
Annahme eines starren Rades — mit einer Kombination aus Rollen und Gleiten (Wélzen)
(Schramm 2010). Durch die Beriicksichtigung des dynamischen Reifenradius entsteht ein
Ersatzmodell, das den Schlupf gut wiedergibt.

In Abb. 2.14 ist der Freischnitt eines ebenen, in Lingsrichtung rollenden Rades darge-
stellt, die GroBen sind in Tabelle 2.5 angegeben. Kinematische Radauthdngungsgrofien
wie Sturz- und Spurwinkel werden vernachléssigt.
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Abb. 2.14: Krifte und Momente am Reifen

Tabelle 2.5: Groen am bewegten Rad

Bezeichnung Beschreibung
OR Winkelgeschwindigkeit des Rades um die y-Achse des Radsystems Kr
Reifentrigheitsmoment um die y-Achse des Rades

Reifenlidngskraft entlang der x-Achse des Radsystems Ky
Mup Antriebs- und Bremsmoment um die y-Achse des Radsystems Kg

VR, Geschwindigkeit des Radmittelpunktes in Langsrichtung
Geschwindigkeit des (fiktiven) Radaufstandspunktes P (P fillt in Abb.
Ve 2.14 mit dem Momentanpol zusammen)
U . . . .
Tdyn = 2—2 Dynamischer (effektiver) Reifenradius

Der Drallsatz fiir das Rad ergibt sich zu

Or,,Pr = Map — Fr,Tayn. (2.7
Die Winkelbeschleunigung pr hingt vom Antriebs- und Bremsmoment M, p und der Rei-
fenlangskraft Fp , die parallel zur Fahrbahn verlduft, ab. Der dynamische Reifenradius
Tqyn Wird Uber den Abrollumfang Uy des Rades bestimmt. Dazu wird das Rad ohne An-

triebs- und Bremskrifte mit einer bestimmten Geschwindigkeit geschleppt und der Ab-
rollumfang bei einer Umdrehung des Rades auf der Fahrbahn abgemessen.

Bei einem ideal (schlupffrei) rollenden Rad verschwindet die Geschwindigkeit vp des
Radaufstandspunktes und fiir die Geschwindigkeit des Radmittelpunktes gilt vg =
PrTayn- Fir ein beschleunigtes oder gebremstes Rad entsteht im Radaufstandspunkt eine
Relativgeschwindigkeit bezogen auf die Radgeschwindigkeit, der sogenannte Schlupf.
Um zwischen Antriebsschlupf s, und Bremsschlupf sz zu unterscheiden, wird der Betrag
der Relativgeschwindigkeit im gedachten Radaufstandspunkt P auf den jeweils groBeren
Wert der beiden Grollen vy, bzw. pg 14y, bezogen. Am angetriebenen Rad ergibt sich

somit der Antriebsschlupf (vg < pg 74yn) mit

Up _ PR Tayn — VR,

Sq == - (2.8)
4 Pr rdyn Pr Tdyn
Am gebremsten Rad ergibt sich der Bremsschlupf (vg, > pg 7qyn) zu
v Vg, —PRT,
sy = —P = PR« PR Tdyn (2.9)

va va
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Die nachfolgende Kombination aus den Gleichungen (2.8) und (2.9) ergibt sich zu

Sup = ——nxPRTdM (2.10)
max(|pr Taynl, [Vr,|)
Der Schlupf s, g wird im Intervall [-1,1] = {s, 5 € R| — 1 < 5,5 < 1} definiert. Fiir ein
Blockieren des Rades (vgp # 0,pgr = 0) ergibt sich der Schlupf zu s,z = —1. Fiir ein
durchdrehendes Rad (v = 0, pg # 0) ergibt sich der Schlupf zu s, 5 = 1. Die Werte des
Léangsschlupfes sind

e sup = 1: durchdrehendes Rad,
e 0<sup<l: beschleunigtes Rad,
e s =0: freies Rollen,

e —1<s,5<0: verzogertes Rad und
e sup = —1: blockierendes Rad.
Der Schlupf wird hdufig in Prozent angegeben, z. B. entspricht s, = 20 % s, = 0,2.

Die iibertragene Umfangskraft Fp ist in Abhéngigkeit vom Umfangsschlupf s, g darge-
stellt. Der qualitative Umfangskraftverlauf in Abhingigkeit des Langsschlupfes ist in
Abb. 2.15 dargestellt. Abhingig vom Reifentyp und der Fahrbahnbeschaffenheit &ndern
sich die maximal tibertragbare Léngskraft und der Kurvenverlauf. Die Umfangskraft
steigt zunédchst linear an, bis sie in die Sattigung tibergeht und den Maximalwert Fp
erreicht. In diesem Bereich herrschen im Latsch iiberwiegend Haftbedingungen. Fiir klei-
ne Schlupfwerte wird die Umfangskraft mit der Langsschlupfsteifigkeit ¢ iiber den linea-
ren Zusammenhang

Fr, = Cs Sap (2.11)
gut beschrieben (vgl. Abb. 2.15).
F, A
—— Haften (Rad rollt)
- - - Gleiten (Rad blockiert)
Ry max ~<_
FRx,G = ,uGFz,eff ______
CS
0%  sap,.. 100% S5

Abb. 2.15: Qualitativer Langskraftverlauf in Abhingigkeit des Umfangsschlupfs

Steigt der Schlupf tber den Wert s4 5 an (s. Abb. 2.15), so verringert sich die Léngs-
kraft aufgrund von Gleitvorgéngen in der Latschfldche. Steigt der Langsschlupf weiter an,
fallt die ubertragbare Léngskraft auf den Wert Fg, ., der hdufig geringer ist als die Kraft
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FRr, max- In diesem Bereich gleitet der komplette Latsch. Das Rad blockiert und kann
dadurch keine Seitenkraft aufbauen.

Querschlupf

Der Querschlupf (Schriglaufwinkel) ist eine kinematische Grofle, die die Relativbewe-
gung zwischen Reifen und Fahrbahn in Querrichtung bzw. Seitenrichtung des Rades be-
schreibt. Wird ein Fahrzeug beispielsweise bei hoherer Geschwindigkeit auf eine Kreis-
bahn gelenkt, besitzen die Fahrzeugridder einen Geschwindigkeitsanteil quer zur
Rollrichtung. Zwischen der Bewegungsrichtung des Radmittelpunktes und der Léngsrich-
tung des Rades stellt sich der Schraglaufwinkel a ein (vgl. Abb. 2.4, Abb. 2.13 und Abb.
2.16). Der Schriaglaufwinkel berechnet sich zu

a = atan—=, (2.12)

Im normalen Fahrbetrieb ist |a| < 12° (Ersoy 2007). Es wird davon ausgegangen, dass
der Reifenlatsch in Langs- und Seitenrichtung &hnliche Deformationseigenschaften hat,
sodass bei der Modellierung der Seitenkraftiibertragung dasselbe Prinzip gilt wie bei der
Modellierung der Langskraftiibertragung. Abb. 2.16 gibt das Wirkprinzip der Seitenkraft-
iibertragung wieder, wichtige GroBen finden sich in Tabelle 2.6.

PR

Latsch

—
M Fry §< Fry v
RZI‘ M

- -
ngk |
K
—
Abb. 2.16: Reifen unter Seitenkraft (Matschinsky 1986)
Tabelle 2.6: Grof8en am Reifen unter Seitenkraft
Bezeichnung Beschreibung
VR Geschwindigkeit des Radmittelpunktes
a Schriglaufwinkel (Querschlupf)
(o Schriglaufsteifigkeit (Quersteifigkeit)
FRy Reifenseitenkraft entlang der y-Achse des Radsystems Kg
Fﬁy Reaktionskraft
Mg Riickstellmoment um die z-Achse des Radsystems Ky

ng Reifennachlauf aufgrund von Gleitvorgdngen im Latsch
T Tangentialspannung im Reifenlatsch




30  Grundlagen der Fahrzeugdynamik

Beim Abrollen unter Seitenkraft Fg, verschiebt sich der Latsch aufgrund von Materialei-

genschaften quer zur Fahrtrichtung. Da das Rad gleichzeitig rollt, stellt sich der Schriag-
laufwinkel a ein (s. Abb. 2.16). Die in den Latsch einlaufenden Profilelemente des Rei-
fens haften zunéchst an der Fahrbahn. Bei Durchlaufen des Latsches nimmt die seitliche
Deformation der Profilelemente zu (vgl. Abb. 2.16). Bei kleineren Schriglaufwinkeln
haften die Elemente bis zum Austritt aus dem Latsch auf der Fahrbahn und die Tangen-
tialspannung in Reifenquerrichtung nimmt linear zum hinteren Latschrand zu (Schramm
2010). Fiir kleine Schraglaufwinkel gilt das lineare Kraftgesetz

FRy = CpQ. (213)

Aufgrund der in Latschauslaufrichtung zunehmenden Tangentialspannung 7 greift die re-
sultierende Seitenkraft nicht mehr in der Mitte der Lauffliche an, sondern im Abstand ng
(Reifennachlauf) dahinter. Dies erzeugt ein Riickstellmoment

MRZ = FRynR. (214)

Der Reifennachlauf errechnet sich aus dem resultierenden Flichenschwerpunkt der tra-
pezformigen Spannungsverteilung (s. Abb. 2.16).

Mit wachsender Querverformung beginnen die Profilelemente im hinteren Bereich des
Latsches zu gleiten. Dies begrenzt die iibertragbare Seitenkraft und verringert den Rei-
fennachlauf und damit das Riickstellmoment. Abb. 2.17 zeigt den qualitativen Seiten-
kraftverlauf in Abhéngigkeit des Schraglaufwinkels. Die maximal iibertragbare Seiten-
kraft und die Kurvencharakteristik variieren in Abhédngigkeit vom Reifen.

Die Seitenkraft steigt zu Beginn des Einlaufens der Profilelemente in den Latscheinlauf
linear an (s. Gleichungen (2.13) und Abb. 2.17), danach werden mit weiter ansteigendem
Schriglaufwinkel die Auslenkungen der Profilelemente und damit die Tangentialspan-
nungen zum hinteren Latschrand hin groer. Dabei gehen zunehmend Profilelemente vom
Haften ins Gleiten iiber und die Seitenkraft steigt nicht mehr linear, sondern degressiv mit
dem Schriglaufwinkel an. Mit zunehmendem Schriglaufwinkel breitet sich der Gleitbe-
reich bis in den vorderen Latschbereich aus.

Fro A

a ca. 14°=
Abb. 2.17: Qualitativer Seitenkraftverlauf in Abhéngigkeit des Schriaglaufwinkels

2.4.3 Reifennormalkraft

Im Normalbetriebsbereich (kleine Radlasten) besteht eine anndherungsweise lineare Ab-
hingigkeit der Reifenkréfte Fr und Fg, in der Latschfldche von der aktuellen Vertikal-
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kraft Fp_. Bei sehr hohen Radlasten éndert sich diese Abhdngigkeit. Die Radkrifte neh-
men nicht mehr proportional mit der Vertikalkraft zu, sondern zeigen einen degressiven
Verlauf, da die Reibungsbindung des Reifengummis im Latschbereich mit steigender An-
presskraft abnimmt (Schramm 2010). Das bedeutet, dass mit zunehmender Reifennor-
malkraft die maximal mdgliche Seitenfiihrungskraft nicht proportional zunimmt, hier-
durch wird die Querdynamik des Fahrzeugs beeinflussen (z. B. durch aktive
Stabilisatoren oder durch aktive Fahrwerksysteme). In Abb. 2.18 ist beispielhaft die
Schriglaufsteifigkeit ¢, eines Reifens in Abhédngigkeit der Vertikalkraft aufgezeigt.

A

C

]

nichtlinear Bereich

——
- -~

linear ,
Bereich

Schréglaufsteifigkei

—
_—

Radvertikalkraft Fr

Z

Abb. 2.18: Qualitative Abhéngigkeit der Schraglaufsteifigkeit von der Radvertikalkraft

Der Ubergang vom linearen in den nichtlinearen Bereich ist hier definiert durch Uber-
schreiten einer konstruktiven Betriebslast Fr_,. Der Kraftverlauf ist degressiv und kann

beispielsweise mit der Einfiihrung einer effektiven Radlast (vgl. (Ammon 1997))

2
Fg,
FRz,eff = FRZ <1 - eRZ <FR ) ) (215)
z,B

beriicksichtigt werden, die an Stelle der tatséchlichen Radlast Fg_zur Berechnung der
Radhorizontalkrifte verwendet wird. Der Degressionsparameter hat einen Wertebereich
von typischerweise eg € [ 0,05, 0,09].

2.4.4 Magic Formula-Reifenmodell

Der folgende Abschnitt beschreibt das in dieser Arbeit verwendete Reifenmodell, das auf
empirischen Messungen basiert. Die realistische Berechnung der Reifenkrifte und -
momente ist notig, um eine exakte Darstellung der Fahrzeugdynamik in der Simulation zu
gewdhrleisten.

Das Magic Formula-Reifenmodell wurde an der TU Delft in den Niederlanden entwickelt
(Pacejka 1993). Es ist eine mathematische (empirische) Beschreibung des Ein- und Aus-
gangsverhaltens des Rad-Fahrbahnkontaktes unter quasistationdren Bedingungen. Das
Modell stellt den Zusammenhang von kinematischen Reifengrofen und der Reifenkraft
durch eine Kombination elementarer mathematischer Formeln dar. Durch quasistatische
Rollen- oder Fahrversuchsmessungen an realen Reifen werden die Koeffizienten fiir die
Kraftiibertragungsformel bestimmt und die Charakteristika von Seitenfiihrungskraft,
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Léangskraft und Riickstellmoment des Reifens erfasst. Vorteile des mathematischen Rei-
fenmodells sind u. a.

¢ die Abbildung des Verlaufs der stationidren Reifenkennlinien mit hoher Genauigkeit,

e die Verdnderung des Verlaufs durch vier Parameter (gute Parametrierbarkeit und Be-
schaftbarkeit der Daten durch Messungen oder Parameteridentifikation),

e cine stetige (numerische Stabilitit) und einfache (kurze Berechnungszeiten) Implemen-
tierung und Auswertung der Funktionen und

e die Durchfiihrung von Parameterstudien von Reifenkennwerten mit Bezug auf das
Fahrverhalten.

Es ist zu beachten, dass das empirische Reifenmodell eine lokal ebene Fahrbahn in der
Reifenaufstandsfliche erfordert.

Die in dieser Arbeit verwendete abgewandelte Formulierung der Magic Formula zur Dar-
stellung der stationdren Reifenldngskraft ist gegeben durch (vgl. (Pacejka 2005))

Fg, (sag) = HsHr,FR, ., sin(Cg, arctan(Bg, s4p))-
—

Dp,
Fiir die stationdre Reifenseitenkraft werden die entsprechenden Indizes getauscht. Die
Reifenseitenkraft enthalt zusatzlich die Sturzseitenkraft F , welche unabhéngig von der

(2.16)

Radlast Fg_ (s. Abschnitt 2.2.3) proportional zum Sturzwinkel (yg) berechnet und zur

Reifenseitenkraft addiert wird. In Tabelle 2.7 werden die verwendeten Formelparameter
beschrieben.

Bei der Erstellung exakter Fahrzeugmodelle konnen die Parameter fiir die verwendeten
Reifen aus Messdaten durch Approximation (vgl. (Pacejka 2005)) oder aus Parameterop-
timierung (s. Kapitel 6) gewonnen werden. Der qualitative Verlauf der Basiskurven (sta-
tiondre Reifenkrifte) (s. Gl. (2.16)) ist in Abb. 2.19 dargestellt. In Abschnitt 2.4.6 werden
die tatsdchlichen Reifenkréfte berechnet, die sich verzogert in Abhéngigkeit der Um-
fangsgeschwindigkeit aufbauen.

Zur Berechnung der Reifenseitenkrifte wird ebenfalls die Gleichung (2.16) herangezo-
gen, jedoch unter Verwendung anderer Formelparameter.

Tabelle 2.7: Magic Formula-Parameter fiir die Reifenldangskraft

Bezeichnung Beschreibung
Fg, Reifenldngskraft
Fr, = Fr,.Cr, YR Sturzseitenkraft

FR, ot Effektive Normalkraft (vgl. 2.4.3)
Us Reibwert der Strafe
MR, Formparameter der Reifenkraftkurve
Bg, Steifigkeitsfaktor der Kurve
Cr, Formfaktor der Kurve
Cr Sturzabhéngiger Faktor

Y
DR, = MsHg,Fr, ., Maximalwert der Reifenhorizontalkraft

Bgr, Cr, Fr Steigung der Kennlinien bei Nullschlupf (Steifigkeit)

z,eff
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Abb. 2.19: Interpretation der Magic Formula-Parameter

2.4.5 Uberlagerung der Horizontalkrifte

Die maximale Kraftschlussbeanspruchung im Reifenlatsch ist begrenzt, weshalb eine Be-
riicksichtigung der Abhéngigkeit von Léings- und Seitenkraft, wie zum Beispiel bei
gleichzeitigem Lenken und Bremsen oder Beschleunigen in der Kurve, notwendig ist. Um
ein realistisches Fahrverhalten zu simulieren, muss der Effekt der Reifenséttigung bei ho-
hen Kréften im Reifenlatsch beachtet werden. Diese Eigenschaft 14sst sich durch die re-
sultierende Reifenkraft im KAMM‘schen Kreis (s. Abb. 2.20), der auf dem
CouLoMB‘schen Reibungskreis basiert, beschreiben. Es gilt

/Flgx-l'FI%y S:umax Fz,eff- (2.17)

Der KamM*sche Kreis bildet die Linie, auf der der Zusammenhang zwischen Léangs- und
Seitenkraft bei kombiniertem Schlupfzustand abgebildet ist. Die maximal iibertragbare
Seitenkraft ist bei gleichzeitigem Auftreten der Léngskraft kleiner (und umgekehrt). In
der Realitét ist die Grenzkurve der maximal iibertragbaren Horizontalkraft eine Ellipse,
da bei realen Reifen in der Regel der Haftgrenzwert in Langsrichtung paxx Frepp gro-
Ber ist als der Haftgrenzwert in Querrichtung pmqyxy Fzerr it (Schramm 2010). Der klei-
nere gestrichelte Kreis in Abb. 2.20 entspricht der Reifengleitkraft ug F, off.

Abb. 2.20: Gleichzeitige Ubertragung von Lings- und Seitenkraft (KAMM ‘scher Kreis)
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Um Uberlagerungseffekte bei Fahrzustinden zu beriicksichtigen (Bremsen oder Be-
schleunigen in der Kurve), bei denen sowohl Umfangs- als auch Querschlupf auftreten,
wird eine absolute Schlupfgrofle s, (der sogenannte kombinierte Schlupf) aus dem
Léngsschlupf s, p und dem Schriglaufwinkel a definiert zu

Sa = /sj‘B + tan? a (2.18)

tana

mit der Wirkrichtung

Y, = arctan . (2.19)

Sa.B

Die resultierende Reifenkraft in Richtung des Winkels 1, errechnet sich zu

2 2 2 o 2
sz pF§ (sg) +tan? Fz,(sa)
= — = 2.2
Fy,(sa j 52 : (2.20)
Die resultierenden Reifenldngs- und Seitenkrifte ergeben sich nun wie folgt zu
SA,B
Froe = Fyo(Sa) cos g = —=Fy,(sa) (2.21)
a
und
_ tan «
Fr,, = Fy,(sa) siny, = . Fy, (sa)- (2.22)
a

2.4.6 Instationares Reifenverhalten

In den bisherigen Betrachtungen zum Reifenkraftiibertragungsverhalten wird vorausge-
setzt, dass Schréglauf, Umfangsschlupf sowie Reifenkrifte und Momente zeitlich kon-
stant bleiben oder sich nur langsam adndern. In dieser Arbeit werden Fahrdynamikmodelle
erstellt, die instationdre Mandver wie Lenkwinkelsprung und ABS-Bremsungen mog-
lichst realistisch wiedergeben. Die Reifenkréfte und -momente folgen den Schlupfgréfien
bei instationdren Mandvern verzogert (Antwortzeit des Reifens) (s. Abb. 2.21) und beein-
flussen somit das dynamische Ubertragungsfahrverhalten. Der instationire Reifenkraft-
aufbau verhilt sich wie ein Element erster Ordnung und kann durch ein PT;-Glied abge-
bildet werden. Die Néherung fiir den zeitlichen Aufbau der dynamischen Langskraft wird
durch die Differentialgleichung erster Ordnung

dFg
T X
*odt
beschrieben (vgl. (Schramm 2010), (Hei8ing 2007), (Einsle 2010)).
Fiir die dynamische Seitenkraft gilt

dFRy

Ty 7 + FRy = FRy,Stat' (224)

Die Zeitkonstanten T, und T, in (2.23) und (2.24) sind abhdngig von der Rollgeschwin-
digkeit des Reifens und werden mit

+ Fr, = Frstat (2.23)

CS C(X
Iy =—7" Iy =—/—"—, (2.25)
CxlpR rdynl CylpR rdynl
berechnet. Die verwendeten Formelparameter in Gleichung (2.25) sind in Tabelle 2.8 be-
schrieben.
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Tabelle 2.8: Formelparameter fiir die Gleichung (2.25)

Bezeichnung Beschreibung
Cx Statische Reifenlidngssteifigkeit
Cy Statische Reifenseitensteifigkeit
|PR Tayn| Betrag der Reifenumfangsgeschwindigkeit
Fr_stat Stat. Reifenldngskraft berechnet durch das MF-Modell mit Schlupf

sa g unter Beriicksichtigung des Kamm‘schen Kreises (vgl. 2.4.5)
Sta. Reifenquerkraft berechnet durch das MF-Modell mit Schraglauf

F
Ry stat a unter Berticksichtigung des Kamm‘schen Kreises (vgl. 2.4.5)
A
FRy = Cqg :
Z /
8=
=
<
b
=
8
‘D
%!
P — Zeitin s

T, = ————
Y |pR rdynl

Abb. 2.21: Zeitverlauf der Seitenkraft FRy bei einem Schriglaufwinkelsprung auf «, bei
T, (HeiBing 2007)

Der verzogerte Kraftaufbau ist abhéngig von der Einlaufstrecke. Diese Abhingigkeit wird
durch die Einlauflinge og fiir die Léngskraft, die sich aus dem Quotienten der Langs-
schlupfsteifigkeit c; und Reifenlidngssteifigkeit c,
CS
OR, = 7 (2.26)
C.X
berechnet und durch die Einlauflinge OR,, fiir die Seitenkraft, die sich aus dem Quotienten

der Reifenschraglaufsteifigkeit ¢, und der Seitensteifigkeit c,,

ORry, = o (2.27)
berechnet, beriicksichtigt.
Die Einlauflinge o, beschreibt den Weg, den der Reifen zuriicklegen muss, um ca. zwei
Drittel der dynamischen Reifenkraft aufzubauen. Dabei ist die Einlauflinge in der Rei-
fenquerrichtung hoher als in der Umfangsrichtung. Dies hdngt mit der Quernachgiebig-
keit des Reifens zusammen, die groBer ist als die Ldngsnachgiebigkeit (Gipser 1999).

Die Losung der Differentialgleichungen (2.23) und (2.24) ergeben nach Diskretisierung
(s. (Gipser 1999)) die Differenzengleichung

At
FRi(n +1)=e T (FRi(n) - FRi,stat(n)) + FRi,stat(n); [=xY. (2.28)
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Die Uberfiihrung des mathematischen Modells des realen Systems in ein zeitdiskretes
Modell ist notwendig, damit es in Echtzeit I6sbar ist.



3 Modellbildung

Die Vorgehensweise der Modellierung basiert auf den in Hiller (1986), Hiller (1989),
Woernle (1988), Schnelle (1990) und Schramm (2010) vorgestellten Methoden zur Auf-
stellung der Bewegungsgleichungen von Fahrzeugmodellen. Zunichst wird die Modellie-
rung des Fahrzeugaufbaus beschrieben und die verwendete Vorgehensweise zur allge-
meinen Aufstellung der rdumlichen Kinematik von Radauthiangungen in modularer Form
erldutert. Darauthin werden die Bewegungsgleichungen mit Berticksichtigung der modu-
laren Radaufhéngungskinematik und die einfache Radauthidngung des generischen Fahr-
zeugmodells (Zweispurmodell) vorgestellt, das als Grundlage fiir die Untersuchungen in
Kapitel 5 und 6 dient. Abschlielend wird die Kinematik der komplexen Vorder- und Hin-
terradauthingung des speziellen Fahrzeugmodells aufgestellt. Die Ergebnisse der Radki-
nematiksimulation sowie ein Vergleich zwischen dem generischen und dem speziellen
Fahrzeugmodell finden sich im Kapitel 7.

3.1 Modellierung des Fahrzeugaufbaus

Die Fahrdynamik ldsst sich mit Modellen beschreiben, die mithilfe der Mehrkérpermo-
dellierung erstellt werden. Mehrkorpersysteme (MKS) bestehen aus Kraftelementen (z. B.
Federn und Dampfern), starren Kdrpern und idealen Gelenken, die masselos, reibungs-
und spielfrei sind. Die in dieser Arbeit erstellten Modelle beriicksichtigen nur diejenigen
Komponenten, die wesentlich fiir eine realititsnahe Wiedergabe der Fahrdynamik sind.
Zu diesen Elementen gehoren neben dem Fahrzeugaufbau die Vorder- und Hinterachse,
die Lenkung sowie die Ridder. Da das Fahrzeugfahrverhalten vor allem die Querdynamik
wiedergeben soll, wird der Antriebsstrang nicht beriicksichtigt.

3.1.1 Allgemeine Freiheitsgrade des MKS-Fahrzeugmodells

Der Fahrzeugaufbau (tragende Fahrzeugkarosserie) ist als ein starrer Korper mit sechs
Starrkorperfreiheitsgraden modelliert, der sich relativ zum Inertialsystem (s. Abschnitt
2.1) bewegt. An dem Fahrzeugaufbau sind die Bestandteile der Vorder- und Hinterachse
gelagert. Die Achsen bestehen aus jeweils einer rechten und einer linken Radaufhingung.
In Abb. 3.1 sind die Freiheitsgrade eines allgemeinen Fahrzeugs dargestellt. Um eine all-
gemeine Radaufhingung zu beriicksichtigen, wird deren Einfederbewegung jeweils durch
eine verallgemeinerte Koordinate ¢;,i =1, ..., 4 wiedergegeben. Der Lenkwinkel ist ein
Eingang mit der Variablen §. Die Lenkbewegung der Réader kann durch einen Zahnstan-
genmechanismus oder ein Lenktrapez unter Berlicksichtigung einer Lenkiibersetzung er-
zeugt werden. Der Lenkwinkel lésst sich jedoch auch direkt an den Vorderrddern einpra-
gen. Die Radeigendrehung erhilt die verallgemeinerte Koordinate pg,,i = 1,...,4. Der
Radaufhidngungstyp ist zundchst unbestimmt und die Kinematik von Radtrdger und Rad
wird in Abhdngigkeit von ¢;, § und pg, ausgedriickt. Der Vortrieb des Fahrzeugs wird
durch ein an den Rddern angreifendes Antriebs- bzw. Bremsmoment M, p gewihrleistet,
das ebenfalls eine Eingangsgrofe ist.
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Das in Abb. 3.1 dargestellte Fahrzeugmodell besteht aus neun Koérpern (s. Tabelle 3.1).
Es wird nur die Masse und Tragheit der dominierenden Korper wie Radtridger und Rad
beriicksichtigt. Die Massen und Tragheit der einzelnen Lenker der Radauthdngungs- so-
wie der Lenkungsmechanik werden nicht beriicksichtigt bzw. zum Korper des Radtrigers
aufaddiert. Das Fahrzeugmodell besitzt insgesamt f = 14 Freiheitsgrade und zwei Ein-
ginge. In Tabelle 3.2 werden die verallgemeinerten Koordinaten und in Tabelle 3.3 die
verallgemeinerten Geschwindigkeiten des Modells wiedergegeben, in Tabelle 3.4die Ein-
gangsgroflen am Fahrzeug.

Abb. 3.1: MKS-Modell des reprisentativen Referenzfahrzeugs

Tabelle 3.1: Massebehaftete Korper K;, mit i=1, ..., 9

Trégheitstensor im korperfesten Koordinatensystem,

Korper  Beschreibung Masse bezogen auf den jeweiligen Massenmittelpunkt

K, Aufbau my ‘e,
K, ...,Ks  Radtriger  mr, V@Tl.
K, ..., Ko Rider Mg, "0,

Tabelle 3.2: Verallgemeinerte Koordinaten g;, mit i=1, ..., 14.

Bezeichnung Beschreibung
Xy, Vv, 2zy  Koordinaten des Fahrzeugaufbaus
Yy, 0y, oy KARDAN-Winkel zur Beschreibung der Fahrzeugaufbauorientierung
¢i,i = 1,...,4 Koordinate der Radtrigereinfederung
Prpi=1,.., 4 Drehwinkel der Rader um ihre Drehachse Ug,

Tabelle 3.3: Verallgemeinerte Geschwindigkeiten z;, mit i=1, ..., 14.

Bezeichnung Beschreibung
Uy, Vv, Vy, Koordinaten der translatorischen Aufbaugeschwindigkeit

wy., wy. , wy, Koordinaten der rotatorischen Aufbaugeschwindigkeiten
x y z

¢, i = 1,...,4 Koordinate der Radtrigereinfedergeschwindigkeit
pRl., i =1, ...,4 Drehgeschw. der Rédder um ihre Drehachse Up,
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Die verallgemeinerten Koordinaten und die verallgemeinerten Geschwindigkeiten werden
jeweils zu einem 14 X 1-Vektor

q=1[xv Yv zv Yv Oy @y | c1 c2 3 Cal Pry PR, PRy PR4IT (3.1
und
z = [Vyx Vyy Vyz Wyx Wyy WOyz | €1 € C3 Col Pry PRy PR3 Pr4IT (3.2)
zusammengefasst.

Tabelle 3.4: Eingangsgréfen u;, mit i=1,2.

Bezeichnung Beschreibung
6(t,ry)  Lenkradwinkelbewegung in Abhédngigkeit der Zeit bzw. der Position
My p Antriebs- bzw. Bremsmoment

3.1.2 Kinematik des Fahrzeugaufbaus

Der Fahrzeugaufbau bewegt sich frei im Raum. Seine Freiheitsgrade setzen sich aus drei
translatorischen und drei rotatorischen Freiheitsgraden zusammen, die die rdumliche Be-
wegung beschreiben. Um die Position eines beliebigen aufbaufesten Punktes im Inertial-
system zu beschreiben, miissen die dementsprechenden Gleichungen aufgestellt werden.
Dazu werden die Position des Fahrzeugs im Inertialsystem und die Drehung des Fahr-
zeugs gegeniiber dem Inertialsystem bendtigt. Im Folgenden werden die Translation und
die Rotation des Fahrzeugaufbaus beschrieben und die entsprechenden translatorischen
und rotatorischen JACOBI-Matrizen des Fahrzeugaufbaus aufgestellt.

Translation

Der Ortsvektor vom Ursprung des Inertialsystems Kz zum Massenmittelpunkt des Fahr-
zeugaufbaus Ky, lautet

ET1 = ETV = [Exv E)’V EZV]T = ETV [va V)’V VZV]T- (3.3)
Die Drehung vom fahrzeugfesten Koordinatensystem Ky ins Inertialsystem Ky wird
durch die Drehmatrix (Transformationsmatrix) T}, (s. Gl. (2.2)) beschrieben. Dargestellt
in Koordinaten des Inertialsystems ergibt sich die absolute Translationsgeschwindigkeit
des Aufbaus durch Differenzieren von Gleichung (3.3) - unter der Beriicksichtigung, dass
Erox=F TV( Yw, x x) der POISSON-Gleichung entspricht - zu

E . 14
Xy Vyx
E _ E _ | E, _ E |4
V1= vy = Yl = TV ny . (34)
E . v
Zy Uy,

Die verallgemeinerten Geschwindigkeiten sind die Geschwindigkeiten in den Koordina-
tenrichtungen des fahrzeugfesten Systems. Die Translationsbeschleunigung des Aufbaus
relativ zum Inertialsystem ergibt sich durch das Differenzieren von der Gleichung (3.4).
Unter Berticksichtigung der POISSON-Gleichung bestimmt sich die Translationsbeschleu-
nigung des Aufbaus zu
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E .. V.. %4
Xy Vyx Vyx
E _ E — | E: _ FE V.. |4 %4
a1 = aV = Vvl = TV ny + wV X ny . (35)
E.. V. v
Zy Uy, Uy,

Die Winkelgeschwindigkeit des Aufbaus Y@, wurde bereits in Kapitel 2 mit der Glei-
chung (2.3) angegeben. Unter Beriicksichtigung der verallgemeinerten Koordinaten der
Radtrdger und Réder wird die JACOBI-Matrix der Translation des Aufbaus im aufbaufes-
ten Koordinatensystem als 3 X 14-Blockmatrix wiedergegeben. Dadurch ist die Zuord-
nung der durch die Matrixbereiche beschriebenen verallgemeinerten Geschwindigkeiten
zu den einzelnen Baugruppen des Fahrzeugs

]Tra1 :]TraV: (I[3x3]|0[3><3])| 0[3><4] | 0[3><4] . (3.6)
Aufbau Radtrager Rad

Rotation

Die KARDAN -Winkel 1y, 6y und ¢y (s. Abschnitt 2.1) beschreiben die Fahrzeugaufbau-
drehung relativ zum Inertialsystem. Die mathematische Beschreibung erfolgt durch die

Transformationsmatrix £T, (s. Gl. (2.2)), die die Drehung vom fahrzeugfesten Koordina-
tensystem in das Inertialsystem beschreibt.

Dargestellt in Koordinaten des fahrzeugfesten Koordinatensystems ergibt die Winkelge-
schwindigkeit des Fahrzeugaufbaus relativ zum Inertialsystem

Wy . Py — IPV s6y l,bv
oy = |Qvy| = [0y cop+ychysey | =T, Oy |- (3.7)
Wrz —0Oysoy + Pycly coy Pv

T, ist durch die Gleichung (2.3) gegeben. Dargestellt im aufbaufesten Koordinatensys-
tem wird die Beschleunigung des Aufbaus relativ zum Inertialsystem durch die Differen-
tiation der Gleichung (3.7) berechnet. Die verallgemeinerten Beschleunigungen des Fahr-
zeugaufbaus in Abhdngigkeit von den verallgemeinerten Koordinaten ergeben sich somit
zu

fay = fooy = [Qyx vy Opg]T, (3.8)

(s. Gl. 2.4). Die 3 x 14-JAcoBI-Blockmatrix der Rotation fiir den Fahrzeugaufbau ergibt
sich entsprechend der Gleichung (3.7) mit derselben Blockaufteilung wie in Gleichung
(3.6) zu

]Rot1 =]RotV: (0[3><3]|I[3x3])| 0[3><4] | 0[3><4] . (3.9
Aufbau Radtrager Rad

Zusammenhang zwischen verallgemeinerten Geschwindigkeiten und Ko-
ordinaten

Der Zusammenhang zwischen den verallgemeinerten Geschwindigkeiten und der Ablei-
tung der verallgemeinerten Koordinaten fiir den Fahrzeugaufbau ist durch die Blockdia-
gonalmatrix K(q) gegeben zu
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[T, 0 0 0 ]
lo 1, o0 0o |
z=K(q)q = @ ]. 3.10
@a=|o ¢ y,., o |4 (3.10)
I R
Zur Losung der Bewegungsgleichungen bedarf es der Invertierung der Gl. (3.10) zu
qg=K(q)z. (3.11)
Die Matrix T, ist invertierbar fiir 8, # 90°. Es ergibt sich
1 0 S Py Coy
T = 0 cOycop, —cOysqpy|. (3.12)
€O cOy sOysqoy, sbOycoy

Die Bedingung eines Nickwinkels 8, # 90" ist fiir normale Fahrsituationen erfiillt.

3.2 Kinematik der Radaufhangung

In Fahrzeugen werden unterschiedlichste Radauthdngungstypen verbaut. Die Aufgabe der
Radaufhdngung ist es, das Rad relativ zum Fahrzeugaufbau zu fiihren, sodass der Reifen-
Fahrbahn-Kontakt in jeder Fahrsituation optimal hergestellt ist. Um mdglichst viele Fahr-
zeugvarianten nachbilden zu konnen, muss die Radauthdngung des Fahrzeugmodells va-
riabel sein. In Abschnitt 3.3 wird eine Moglichkeit aufgezeigt, eine Modularisierung bzw.
Austauschbarkeit von Radaufhdngungstypen auch modelltechnisch zu realisieren. Durch
diese Modularisierung ist es nicht mehr notwendig, die gesamte globale Kinematik des
Gesamtfahrzeugs auszuwerten. Sie kann fiir jedes Radauthingungsmodell separat be-
rechnet und in Form von Jacobi-Blockmatrizen dargestellt werden. Der Einfluss der mo-
dularen Struktur auf die Jacobi-Matrizen des Gesamtfahrzeugs wird im Abschnitt 3.3 er-
lautert.

3.2.1 Grundaufgabe der Kinematik

Die Radaufthdngung ist ein mechanisches System. Systeme dieser Art besitzen f Frei-
heitsgrade und lassen sich durch f Variablen, die die verallgemeinerten Koordinaten dar-
stellen, beschreiben. Die zum Vektor ¢ zusammengefassten verallgemeinerten Koordina-
ten q;, mit i = 1, ..., f, miissen die Lage des Systems eindeutig beschreiben, unabhingig
und mit den Bindungen vertraglich sein (Hiller 1983). Die Position und Orientierung der
Koordinatensysteme sowie deren Geschwindigkeit und Beschleunigung berechnen sich
durch die verallgemeinerten Koordinaten und deren zeitliche Ableitungen durch Auswer-
tung der globalen Kinematik. Die globale Kinematik wird durch Einfiihrung der ng Ge-
lenkkoordinaten zum Vektor f zusammengefasst und in relative und absolute Kinematik
unterteilt (Abb. 3.2).

Globale Kinematik
q 1™ > p—> >r,T;
relative . absolute
7 __> . . _> _> . . » . . =
q Kinematik B Kinematik T, ®; t=1,..,np
™ — > i, @,

Abb. 3.2: Aufteilung der globalen Kinematik geschlossener MKS



42 Modellbildung

Die Losung der Bindungsgleichungen wird als relative Kinematik bezeichnet und die Be-
stimmung der absoluten Position, Geschwindigkeit und Beschleunigung der ng Korper
als absolute Kinematik (Kecskeméthy 1993).

Die Radauthingungskinematik der MacPherson- und Mehrlenkerradauthingung im Ab-
schnitt 3.6 berechnet sich folgendermalen: Zuerst wird die relative Kinematik der Einzel-
schleifen unter Verwendung der kinematischen Transformatoren (s. Abschnitt 3.2.4) und
der bekannten verallgemeinerten Koordinaten q geldst und danach die absolute Kinema-
tik der Radauthdngung mit den errechneten Gelenkkoordinaten f aufgestellt.

3.2.2 Relativkinematik

Ein Mehrkorpersystem, das aus ng Korpern und n; Gelenken besteht, besitzt
nL = nG - nB (313)

unabhingige kinematische Schleifen (Hiller 1983). Eine kinematische Schleife ist eine
geschlossene Verbindung von Gelenken und Korpern. Durch Summierung der Gelenk-
freiheitsgrade f;, aller Gelenke ergeben sich

ng = Z?:Glfci (3.14)
Gelenkkoordinaten und durch Anwendung des GRUBLER-KUTZBACH-Kriteriums
f=ng—6n, =375 fe—6ny (3.15)

globale Freiheitsgrade (Hiller 1983).

Bei Radauthingungen mit geschlossenen Schleifen, wie z. B. der Mehrlenkerachse oder
der MacPherson-Achse, muss zunichst die Relativkinematik geldst werden. Bei der Rela-
tivkinematik werden die abhingigen Koordinaten durch Auflosen der SchlieBbedingun-
gen der Schleife ermittelt. Zur Bestimmung der interessierenden Lagegroflen (Koordina-
ten) werden die Einzelschleifen nach Woernle (1988) effizient mit der Methode des
charakteristischen Gelenkpaars geldst, wobei die Schleifen an zwei Gelenken G,,, und G,,,
dem charakteristischen Gelenkpaar, in zwei Segmente aufgetrennt werden. Jedem Ge-
lenkpaar mit f; und f; Gelenkkoordinaten werden 6 —( fe, + fcn) skalare Bindungs-
parameter zugeordnet. Diese berechnen sich in den beiden Segmenten, die durch das Auf-
trennen einer Schleife entstehen. Durch das Gleichsetzen der in beiden Segmenten
berechneten Bindungsparameter ergeben sich die Bindungsgleichungen. Durch Umfor-
men dieser kann nach den gesuchten Gelenkkoordinaten (q) in Abhédngigkeit der ver-
allgemeinerten Koordinaten q aufgelost werden.

Abhingig vom Typ der Radaufhdngung und der enthaltenen charakteristischen Gelenk-
paare ergibt sich eine analytische oder numerische Auflosung der impliziten Schlief3be-
dingungen, um zu den expliziten Schliebedingungen zu gelangen. Bei einer numerischen
Losung muss ein iteratives Losungsverfahren nachgeschaltet werden.

Fiir die Bestimmung von Geschwindigkeit und Beschleunigung werden die Schleifen an
je einem spezifischen Gelenk aufgetrennt und dann die Geschwindigkeit dieses Gelenk-
punktes von beiden Seiten bestimmt (Woernle 1988). Die entstehenden Terme werden
gleichgesetzt und nach der gesuchten Grofe umgeformt.
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3.2.3 Verfahren der kinematischen Transformatoren

Zum Losen der geschlossen Schleifen bietet sich eine topologische Methode an. Kinema-
tische Schleifen werden als kinematische Ubertragungselemente aufbereitet, die in der
Folge als kinematische Transformatoren bezeichnet und in Form von Blockschaltbildern
(s. Abb. 3.3) dargestellt werden (Schramm 2010, Kapitel 6) (Hiller 1986). Jede raumliche
Schleife L; besitzt bei ng Gelenkkoordinaten 6 abhidngige (Ausgénge) und f;, = ng — 6
unabhéngige Gelenkkoordinaten (Eingénge). Durch dieses Blockschaltbild bestimmt sich
ein optimaler Losungsfluss (kinematisches Netz) in Abhingigkeit der gewéhlten verall-
gemeinerten Koordinaten.

» —>
. >
(nﬁ - 6) Eingénge ; % ’, 6 Ausginge
J— ,-, ,}. H
>

Abb. 3.3: Kinematischer Transformator zur Darstellung einer Einzelschleife

3.2.4 Berechnung der absoluten Kinematik

Fiir die absolute Kinematik werden nacheinander die absolute Lage, Geschwindigkeit und
Beschleunigung der Koordinatensysteme aus der Kenntnis der zum Vektor f# zusammen-
gefassten Gelenkkoordinaten und deren erster und zweiter Ableitung explizit berechnet.
Hierbei wird die absolute Kinematik mithilfe der Relativbewegung starrer Korper bei
zwei aufeinanderfolgenden Korpern i und j, einer kinematischen Kette (s. Abb. 3.4), mit
den Bezugssystemen K; und K; und dem Inertialsystem Kg, aus

ri=r;+r;j (3.16)
=71+ 7j+w Xr;
=i+ e xrtex i+ x (4w X))
=F+ Fj+ e X1+ 2w X 7+ w; X (w; x71;)),
w; = w; + ;w;, und (3.19)
@ =0+ @ +w; X (3.20)

berechnet (Pichler 1998). Die Geschwindigkeit 7; und Beschleunigung #; sowie die Win-

kelgeschwindigkeit w; und Winkelbeschleunigung @w; werden Fiihrungsbewegung ge-
nannt (Schramm 2010).

Abb. 3.4: Relativbewegung zweier starrer Korper

(3.17)

(3.18)
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Diese Vektorgleichungen konnen in beliebigen Koordinatensystemen aufgestellt werden.
Um zeitliche Ableitungen zu bilden, bendtigt man die Koordinaten verschiedener Syste-
me. Es ist daher haufig erforderlich, eine Koordinatentransformation durchzufiihren, weil
die Glieder einer Gleichung fiir dasselbe Koordinatensystem auszuwerten sind.

3.3 Ansatz zur Modularisierung von Radaufhangungen

Um die Austauschbarkeit der Radaufhdngungen zu gewihrleisten, wird eine allgemeine
Vorgehensweise zur Erstellung der Radauthdngungskinematik gezeigt, die auf dem Mo-
dularisierungsprinzip in Schramm (2010) beruht. Der Radauthingungsmechanismus, der
das Rad mit dem Fahrzeugaufbau verbindet, wird als nichtlineares Ubertragungsglied in
Form cines kinematischen Transformators betrachtet (s. Abb. 3.3 bzw. Abb. 3.5). Dabei
entsprechen der obere und der untere Transformator in Abb. 3.5 dem kinematischen
Ubertragungselement fiir den Radtriger bzw. dem Rad. Die Ubertragungselemente sind
durch JACOBI-Matrizen reprisentiert und abhéngig von der verwendeten Radaufhdngung.
Diese JacoBI-Matrizen sind wichtig fiir die Aufstellung der Bewegungsgleichung des
Gesamtfahrzeugs im Abschnitt 3.4. Die translatorischen und rotatori