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KAPITEL 1. EINLEITUNG 1

Kapitel 1

Einleitung

1.1 Problemstellung

1.1.1 Anforderungen an Lenksysteme

Moderne Lenksysteme haben eine Vielzahl an Anforderungen aus unterschiedli-
chen Bereichen zu erfiillen. Als Basisanforderung soll ein Lenksystem einen vom
Fahrer aufgebrachten Lenkwinkel in einen Stellwinkel an der Riddern umsetzen.
Das System soll dabei einen sinnvollen, fiir den Fahrer tiberschaubaren Zusammen-
hang zwischen Lenkwinkeldnderung und Kursinderung erzeugen. Hierbei soll das
System dem Fahrer eine geeignete Riickmeldung iiber den Fahrzeugbewegungs-
zustand geben. Man spricht in diesem Kontext von “eindeutiger” Zuordnung von
Fahrzustand und Lenkantwort. Storungen diirfen keinen oder nur einen moglichst
geringen Einfluss auf die Kurshaltung haben.

Aus der Gesetzgebung ! folgen zusitzlich Anforderungen an Redundanz, maxi-
males Kraftniveau?, die generelle Lenkbarkeit und den Insassenschutz. Aus Sicht
der Umwelt miissen stindig die verwendeten Werkstoffe und Medien, der Energie-
verbrauch und das Gewicht optimiert werden. Zu den Funktionsanforderungen an
eine Lenkung gehort jedoch auch die Lenkprizision, die Riickmeldung der Rad-
kréfte und die Eigenstabilisierung.

Zusitzlich darf bei der Entwicklung solcher Systeme die Kundensicht nicht aus
den Augen gelassen werden. So ist es z.B. wiinschenswert einen geringen Lenkauf-
wand im Parkierbereich, einen selbststindigen Lenkungsriicklauf und eine geeig-
nete Kompensation von Storungen bei der Entwicklung zu realisieren. AuBBerdem
miissen sich die Systeme geometrisch in das Zielfahrzeug integrieren lassen und der
Kostenrahmen darf nicht iiberschritten werden.

Nicht zuletzt versucht jeder Fahrzeughersteller seinen Lenksystemen ein mar-
kenspezifisches Lenkgefiihl mitzugeben und sich durch Sonderfunktionen wie bei-
spielsweise den Parkmandverassistenten, den Spurhalteassistenten oder die Fahr-
bahnverlassenswarnung vom Wettbewerb abzusetzen oder zumindest den Stand der

'ECE R79
Die bendtigte Lenkleistung muss in jedem Fall fiir den Fahrer bereitgestellt werden
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Technik zu halten. Die genannten Anforderungen stehen héufig nicht im Einklang
miteinander. Daher steht im Zentrum der Entwicklung dieser Systeme die moglichst
geschickte Auflosung der jeweiligen Zielkonflikte.

Die bisherigen Ausfiihrungen machen deutlich, dass es kein universal perfektes
Lenksystem gibt, welches alle positiven Eigenschaften in sich vereint. Als Aufga-
benstellung dieser Arbeit ist vielmehr ein Ansatz zu finden, der dem jeweiligen Her-
steller die Moglichkeit einrdumt ein Lenksystem so auszuprédgen, dass es optimal zu
dem Zielfahrzeug passt. Dazu sind die bereits gut und weniger gut ausgeprégten Fi-
genschaften bestehender Systeme zu identifizieren und durch den hier erarbeiteten
Ansatz die Liicke in den Applikationsmoglichkeiten zu schlieBen.

1.1.2 Ausfiihrungsformen elektromechanischer Servolenkungen
Die wichtigsten Regleransitze

Bei elektromechanischen Servolenkungen wird die Unterstiitzungskraft fiir den Fah-
rer beim Lenken durch einen Elektromotor bereitgestellt. Unter den vorhanden
Ansitzen zur Bereitstellung der Unterstiitzungskraft haben sich neben der Steue-
rung vor allem Regelungsansitze durchgesetzt. Strukturell sind derzeit zwei prinzi-
pielle Ansitze am Markt verfiigbar. Bei dem ersten Ansatz handelt es sich um die so
genannte Kennfeldregelung. Hierbei wird das gewiinschte Unterstiitzungsmoment
in Form eines Kennfeldes, welches im Wesentlichen abhingig vom gemessenen
Drehstabmoment und der Fahrzeuggeschwindigkeit ist, bestimmt und {iber den Elek-
tromotor eingestellt. Die prinzipielle Funktionsweise ist schematisch in Abbildung
1.1 dargestellt.

Fahrzeug-
geschwindigkeit |,
——— )
[
>
g T
B RN
55 Motor Soll Lenksystem +——@—
[«5)
Drehstabmoment
Drehstabmoment

Abbildung 1.1: Schematische Darstellung der Kennfeldregelung

Der zweite Ansatz invertiert das Vorgehen bei der Kennfeldregelung und wird als
“Momentenregelung” bezeichnet [Dannohl, 2010]. Hierbei wird zu jedem Fahrzu-
stand ein geeignetes Handmoment fiir den Fahrer auf Basis komplexer Sollvorgabe-
Module berechnet und durch einen Regler nachgefiihrt. Eine schematische Dar-
stellung des Ansatzes ist in Abbildung 1.2 gezeigt. Die Sollvorgabe besteht bei
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Lenksysteminterne Informationen

! Soll- I
- | Drehstabmoment T
SO:\I/IV;)JSIaebe u Regler Motor,Soll Lenksystem
Fahrzeug-

informationen Ist-Drehstabmoment

Abbildung 1.2: Schematische Darstellung der Momentenregelung

solchen Ansitzen in der Regel aus einem Basismodul zur Bestimmung der Grund-
unterstiitzung und Zusatzmodulen fiir beispielsweise das Mittengefiihl, den Len-
kungsriicklauf und die Ddmpfung. Diese Methode hat den groBen Vorteil, dass
im Prinzip beliebig viele Zusatzmodule zur Kompensation eventuell vorhandener
Beanstandungen oder generell zum Entwurf eines gewiinschten Lenkgefiihls dem
Basismodul iiberlagert werden konnen. Der Ansatz ermoglicht eine komplette Ent-
kopplung von der Strae. Dadurch wird das System unempfindlich gegeniiber Tem-
peraturdnderungen und Parameterschwankungen aus der Produktion. AufBerdem
kann iiber Lebensdauer ein beinahe gleichbleibendes Lenkgefiihl garantiert und das
Sollvorgabe-Modul fiir zukiinftige Steer-by-Wire Systemen verwendet werden.

Allerdings sind die Vorteile dieses Ansatzes gleichzeitig auch das Spiegelbild
seiner Nachteile. Wie gut sich eine elektromechanische Servolenkung am Ende
anfiihlt, hingt im starken MaBle vom eigentlichen Regler, dessen Stabilitit und Ro-
bustheit aber vor allem von der Qualitit der Sollvorgabe-Module ab. Funktioniert
der Regler bestimmungsgemal, so kann der Fahrer auch nur das wahrnehmen, was
bei der Kreation der Sollvorgabe-Module Beriicksichtigung gefunden hat. Ist der
Regler auch nur in einem Arbeitsbereich unzureichend stabil oder robust, so treten
evtl. Dauerschwingungen auf oder das System schaltet ab und féllt zuriick in seine
mechanische Riickfallebene. Mallnahmen die zur Bekdmpfung dieser Symptome
auf Modulebene vorgenommen werden, haben dann einen unweigerlichen Einfluss
auf das Lenkgefiihl. Dennoch wird diesem Ansatz wegen seiner extremen Flexibi-
litat zur Gestaltung des Lenkgefiihls derzeit das grof3te Potenzial zugerechnet.

Varianten elektromechanischer Servoeinheiten

Die generellen Ausfiihrungsformen elektromechanischer Servolenkungen werden
anhand der Einbaulage der Servoeinheit eingeteilt. Man unterscheidet zwischen
dem Lenkséulenantrieb, dem Ritzelantrieb, dem Doppelritzelantrieb und dem Zahn-
stangenantrieb (vgl. Tabelle 1.1).

Aus Tabelle 1.1 (a) ist ersichtlich, dass beim Lenksdulenantrieb das Getriebe
der Servoeinheit direkt auf die obere Lenksdule wirkt. Systemelastizitéten, z.B. re-
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(a) Lenksdulenantrieb (b) Ritzelantrieb

e

Momentensensor

Elektromotor

Getriebe

Ritzel und Zahnstange

(c) Doppelritzelantrieb

Tabelle 1.1: Varianten elektromechanischer Servoeinheiten

sultierend aus der Hardyscheibe?, liegen mit Ausnahme des Drehstabs hinter der
Servoeinheit. Beim Ritzelantrieb, dargestellt in Tabelle 1.1 (b), wird dem hingegen
das Ritzel direkt iiber das Untersetzungsgetriebe und den Elektromotor unterstiitzt.
Es gibt also systemimmanente Elastizititen vor und hinter der Servoeinheit. Beim
Doppelritzelantrieb aus Tabelle 1.1 (c) befindet sich ein zweites Ritzel auf der Zahn-
stange, iiber welches die Servoeinheit direkt auf die Zahnstange wirkt. Bei der
letzten Variante, dem Zahnstangenantrieb aus Tabelle 1.1 (d), wird die Zahnstan-
ge selbst durch einen achsparallel oder konzentrisch* zur Zahnstange angeordneten
Elektromotor iiber ein Kugelumlaufgetriebe angetrieben. Je nach Anordnung der
Servoeinheit ergeben sich unterschiedliche Anforderungen an die geometrische In-
tegration und es konnen kleinere oder groBere Unterstiitzungskrifte bereitgestellt

3Elastomerelement, welches hiufig in Verbindung mit den Kreuzgelenken der Lenksiule verbaut
wird.
“In der Tabelle nicht dargestellt
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werden.

Die unterschiedlichen Varianten bedienen verschiedene Fahrzeugklassen. Ta-
belle 1.2 zeigt dazu die Zuordnung der Systeme zu moglichen Fahrzeugklassen und
die damit korrespondierenden Zahnstangenkrifte [Ulrich, 2007a], [Autorenkollek-

tiv, 2007].

Servolectric-Varianten

Zahnstangen-
Wagenklassen krafte [N] Lenksdule Ritzel Doppelritzel | Achsparallel

15000

Gelandew agen/
Transporter 14000
13000
Oberklasse 12000
11000

Obere
Mittelklasse 10500
10000
9500
9000
Mittelklasse 8500
8000

Untere
Mittelklasse 7500
Kleinwagen 7000
Mini 6500

servolectricmit 12V [ | ovrotensial [ |

Quelle: Offentliches Firmenmaterial der ZF Lenksysteme GmbH

Tabelle 1.2: Einsatzbereich verschiedener elektromechanischer Lenksysteme ge-
ordnet nach Zahnstangenkriften

Aufgrund der hohen dynamischen Anforderungen an die Kraftiibertragung einer
Lenkung im Sportwagen- und SUV>-Segment, wird im Folgenden nur die achspar-
allele Variante der elektromechanischen Servolenkung (APA-EPS) aus Tabelle 1.1
(d) genauer betrachtet.

SSports Utility Vehicle
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1.1.3 Fiihrungsaufgabe des Fahrers beim Lenken

Die Aufgabe des Fahrers beim Fiihren eines Fahrzeugs kann als Regelung der Quer-
und Lingsdynamik des Fahrzeugs verstanden werden. Beim Lenken kann man sich
auf die Betrachtung der Querfiihrungsaufgabe beschrinken ( [Heifling und Ersoy,
2007], [Mitschke und Wallentowitz, 2004]). Der Fahrer ist hierbei sowohl Sensor,
Filter, Regler als auch Stellelement (vgl. Abbildung 1.3). Dieser Vergleich hilft

Externe StOrungen

z.B. z.B.
z.B. Nebel Querkraftanderung  Fahrbahnneigung
Soll- Lenkrad- Rad- Ist-
trajektorie inkel i trajektorie
) +C\ Fahrer e Lenksystem winkel Fahrzeug —Q—Jv
Handmoment
Querbeschleunigung

Abbildung 1.3: Fahrer-Fahrzeug-Regelkreis beim Erfiillen der Querfiihrungsauf-
gabe

sehr beim Verstdndnis der Anforderungen, die an den Fahrer und das Lenksystem
gestellt werden.

Ein konventionelles Regelsystem wird im Allgemeinen anhand der Kriterien
Stabilitidt, Robustheit, Sollwertfolge und Beschriankungen hinsichtlich der zur Ver-
fligung stehende Stellenergie ausgelegt. Systemabhédngig muss dann zumindest ei-
ne StellgroBe und die entsprechende Sensorik zur Verfiigung stehen, um eine ge-
eignete Riickkopplung zur Erfiillung der Regelungsaufgabe zu ermoglichen. Der
Sollwert “Lenkwinkel” wird dabei durch den Fahrer selbst auf Basis der ihm zur
Verfiigung stehenden Sensorik wie z.B. Gleichgewichtssinn, Augen, Ohren aber
auch haptischer Wahrnehmung der Lenkmomente und Lenkradbeschleunigungen
generiert. Beim Generieren seines “Sollwertes” wird der Mensch automatisch fiir
ihn unmogliche Stellaufgaben ausschlieen, wodurch der Regler “Mensch” als ge-
tibter Fahrer das Fahrzeug bis an den fahrphysikalischen Grenzbereich bewegen
kann (vgl. [Bubb, 2001]). Fahrfehler, also im weitesten Sinne “Instabilitdten”, tre-
ten dann auf, wenn der Fahrer sich verschitzt und dadurch die fahrphysikalischen
Grenzen tuberschreitet. Der Fahrer verschitzt sich dann, wenn sein “Inneres Mo-
dell” der Fahrdynamik schlecht ist oder die Sensorik fiir sein “Inneres Modell” zeit-
lich verzogerte oder falsche Signale an den Rechner “Gehirn” sendet.

Das Lenksystem als Mensch-Maschine-Schnittstelle erfiillt in diesem Vergleich
zwel Aufgaben. Zum Einen ist sie das Stellgroen iibertragende Element, welches
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einen vom Fahrer aufgeprigten Lenkwinkel iiber das Lenkgetriebe und die Achs-
kinematik an die Réder iibertrdgt. Zum Anderen muss das Lenkgetriebe aber auch
haptische Signale, welche z.B. Aussagen iiber den Kontakt des Reifens zur Fahr-
bahn oder allgemein die Krifte zwischen Reifen und Fahrbahn zulassen, an den
Fahrer zuriickmelden. Diese beiden Aufgaben des Lenksystems erfolgen auf unter-
schiedlichen Ubertragungspfaden. Die Anforderungen an diese Ubertragungspfade
konnen unmittelbar aus dem Vergleich abgeleitet werden.

Der Ubertragungspfad vom Lenkrad zur StraBe sollte vom Lenksystem so un-
terstiitzt werden, dass die vom Menschen bereitgestellte Stellenergie bis in den ma-
ximalen durch den Menschen darstellbaren Frequenzbereich ausreichend ist. Dies
versteht man bei der Lenksystemauslegung als notwendige Grenzlenkwinkelge-
schwindigkeit und leitet aus ihr die entsprechenden Leistungsanforderungen an das
System ab. Im Ubertragungspfad von StraBe zu Lenkrad bzw. Zahnstangenkraft zu
Handmoment miissen Kraftschwankungen so an den Fahrer weitergegeben werden,
dass der Nutzinformationsinhalt dieser Anregung voll ausgeschopft werden kann
und Storinformationen im geeigneten Malle unterdriickt werden. Man spricht in
diesem Falle von guter “Lenkungsriickmeldung”.

1.1.4 Entwicklungshistorie

Seit der Erfindung des Automobils spielt die Lenkung eine bedeutende Rolle bei der
Konstruktion von Kraftfahrzeugen. Wie bereits erwéhnt hat diese die prinzipielle
Aufgabe einen Richtungswunsch des Fahrers, der sich durch einen Stellwinkel am
Lenkrad duBert, in einen Stellwinkel an den Riddern umzusetzen.

Im Laufe der Jahrzehnte haben sich unter den vielen Ansitzen zur Verwirkli-
chung einer Lenkung insbesondere die Zahnstangenlenkungen durchgesetzt. Bis in
die neunziger Jahre waren noch héufig, insbesondere im Kleinwagensegment, ma-
nuelle Zahnstangenlenkungen ohne Lenkkraftunterstiitzung in den Automobilen zu
finden. Mit den wachsenden Anspriichen der Konsumenten haben aber nach und
nach die seit den fiinfziger Jahren aus dem Luxussegment bekannten Lenkkraft-
unterstiitzungsanlagen auf Basis hydraulischer Einheiten ihren Weg in alle Klassen
von Automobilen gefunden.

Heutige Lenkanlagen haben, neben der Erfiillung ihrer Basisaufgabe, wie schon
in Abschnitt 1.1.1 erwihnt, eine Vielzahl von Funktionen gleichzeitig zu erfiillen.
Die Lenkung soll beziiglich der Fahrsicherheit (Lenkprézision, Riickmeldung der
Radkrifte, Eigenstabilisierung), dem Komfort (geringer Lenkaufwand, selbstindiger
Riicklauf, Kompensation von Storungen) und den Anforderungen an die technische
Realisierbarkeit (Bauraum, Kosten, Wirkungsgrad) auch vom Gesetzgeber vorgege-
bene Anforderungen beziiglich der Sicherheit (Insassenschutz, Kraftniveau) und der
Umweltfreundlichkeit (Energieverbrauch, Werkstoffe, Medien, Gewicht) erfiillen.
Insbesondere die Umweltaspekte haben in den letzten Jahren die Fahrzeug- und die
Lenksystemhersteller motiviert, das Prinzip der elektrischen Lenkkraftunterstiitz-
ung bis zur Serienreife zu entwickeln.

Neben der tatsdchlichen Verringerung des lenkungsspezifischen Energiebedarfs
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und des damit verbundenen Kraftstoffverbrauchs des Gesamtfahrzeugs (siehe auch
[Karch et al., 2007], [Pfeffer et al., 2008b], [Wenzel, 2008]), kann bei elektri-
schen Servolenkungen auch auf die umweltschddliche Hydraulikfliissigkeit verzich-
tet werden. Zusitzlich lassen sich weitere technische Potenziale zur Kraftstoffein-
sparung, wie z.B. die Start/Stop Funktion, erst durch die Verwendung elektrome-
chanischer Lenksysteme in der Breite umsetzen.

Nicht zuletzt seien noch die Moglichkeiten zur Erweiterung des Funktionsum-
fangs, wie z.B. der Einpark- und der Spurhalteassistent, sowie die Seitenwind-
und Fahrbahnneigungskompensation etc. als Argument fiir eine elektromechanische
Lenkkraftunterstiitzung genannt. Auch fiir Hersteller von Kraftfahrzeugen aus dem
Sportwagensegment haben die genannten Vorteile groe Bedeutung, da Kraftstoff-
einsparungstechnologien bei iiblicherweise leistungsstarken Automobilen zu einer
groferen sozialen Akzeptanz dieser Nischenfahrzeuge filhren. Daneben erwarten
die anspruchsvollen Kunden auch bei sportlichen Fahrzeugen die aus den Limousi-
nen bekannten Komfortfunktionen. Zusétzlich lidsst der mogliche erweiterte Funk-
tionsumfang einer elektrischen Servolenkung mehr Spielraum zur Erarbeitung von
Alleinstellungsmerkmalen (vgl. [Harrer, 2006], [Karch und Griiner, 2007]). Diese
wiederum beeinflussen tendenziell die Kaufentscheidung der Kunden.

An dieser Stelle diirfen aber auch die aus heutiger Sicht vorhandenen system-
immanenten Nachteile beziiglich des Lenkgefiihls und der Fahrphysik der elektri-
schen Lenkkraftunterstiitzung nicht verschwiegen werden. So ist z.B. neben den
bislang noch hoheren Kosten, den geidnderten Anforderungen an die geometrische
Integration auch hiufig ein signifikant schlechteres Lenkgefiihl zu beklagen. Ein
hiufig in der Presse beméngelter Aspekt des Lenkgefiihls bei elektromechanischen
Lenksystemen ist ihre im Vergleich zu hydraulischen Servolenkungen verminderte
Fahrbahnriickmeldung. Diese wird bei derzeitig am Markt erhiltlichen Systemen
als wenig mitteilsam oder synthetisch empfunden (vgl. [Brunn, 2004], [Bangemann,
2003], [Peters, 2003]). Nicht nur, aber besonders im Sportwagensegment, kann man
dem Kunden diese Verschlechterung des Lenkgefiihls nicht zumuten.

1.2 Literaturiibersicht

Wegen der in Abschnitt 1.1.4 beschriebenen, gegeniiber hydraulischen Servolenk-
anlagen schlechteren Riickmeldung der elektromechanischen Lenksysteme, sind in
den letzten Jahren viele Arbeiten zur Verbesserung des Lenkgefiihls und zur Erfas-
sung der Bedeutung des Lenkgefiihls fiir den Fahrer verfasst worden. Eine grofle
Anzahl von Autoren hat sich bereits mit dem Thema Lenkgefiihl beschiftigt (vgl.
[Bubb, ], [Schmidt, 2008], [Cole, 2008], [Harrer, 2007], [Pfeffer et al., 2008a]).
Dabei stellt stets die Definition von “gutem” Lenkgefiihl ein Problem dar. Eine um-
fangreiche Charakterisierung des Lenkgefiihls ist in [Harrer, 2007] zu finden. [Har-
rer, 2007] definiert das Lenkgefiihl, basierend auf seinen Literaturrecherchen, als in-
dividuelle, subjektiv wahrgenommene, komplexe Erfahrung, welche von verschie-
denen Sinnen verarbeitet und durch die Fahrzeug und Lenkradantwort ausgelost
wird.
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Dabei kann das Lenkgefiihl prinzipiell in das Fiihrungs- und Riickmeldever-
halten aufgeteilt werden. Wihrend das Fiihrungsverhalten einer modernen elek-
trischen Servolenkung weitestgehend appliziert werden kann, stellt sich die Auf-
gabe der Applikation der Lenkungsriickmeldung etwas schwerer dar. Der Grund
dafiir liegt in der systemimmanenten Tiefpassfiltereigenschaft (nachzulesen z.B.
in [Winkler, 2006]) einer elektrischen Servolenkung und der daraus resultierenden
Notwendigkeit zur Schaffung neuer Ubertragungswege der Informationen von der
StraBe zum Lenkrad. Hierbei muss jedoch zwischen der Ubertragung von Nutz-
und Storinformationen unterschieden werden.

[von Groll, 2006] hat z.B. eine Methode entwickelt, die Lenkraddrehschwin-
gungen im Stdriibertragungspfad® kompensiert. Das Verfahren wurde fiir niedrige
Fahrzeuggeschwindigkeiten evaluiert. Allerdings fehlt eine Evaluierung der Me-
thode fiir mittlere und hohere Fahrzeuggeschwindigkeiten. Des Weiteren werden
Reibwertiinderungen nicht direkt erfasst und es fehlt eine Plausibilisierungsmetho-
de, um die wahrgenommenen Schwingungen am Lenkrad in Relation zu den iiber
die Fiile und den Sitz wahrgenommenen Schwingungen zu setzen.

[Goebel, 2005] zeigt die Differenz zwischen der mit der Reibwertinderung
korrelierenden Seitenkraft fiir den Fall einer direkten und indirekten Messung auf.
Abweichungen sind abhédngig vom jeweiligen Fall dabei nicht vernachlidssigbar. Die
zeitliche Korrelation der jeweiligen Signale spielt also eine grof3e Rolle.

[Buschardt, 2002] hingegen hat sich mit empirischen Untersuchungen der men-
schlichen Wahrnehmung von Lenkmomenten beschiftigt. Seine Arbeit gibt umfas-
senden Aufschluss iiber Verzugszeiten zwischen dem Einleiten eines Lenkmanovers
und der folgenden Reaktion am Lenkrad und Absolutwerten fiir das Lenkradmo-
ment, die notwendig sind, um iiberhaupt eine Anderung wahrzunehmen. Ein Schwer-
punkt seiner Arbeit liegt in der Entwicklung eines Konzepts zur Ubermittlung des
Reibwertes zwischen Reifen und Fahrbahn.

[Winkler, 2006] beschéftigt sich mit der Ableitung objektiver Kenngré8en zur
Beschreibung der Lenkeigenschaften einer Sportwagenachse mit elektrischer Ser-
volenkung. Die Resultate seiner Arbeit sind jedoch sehr produktspezifisch und
daher nicht allgemein anwendbar. [Winkler, 2006] ist es gelungen, Zielwerte fiir
die sinnvolle Applikation seiner selbst definierten objektiven Parameter anzuge-
ben, allerdings fehlt eine umfassende Validierung. Zur Verbesserung des Storiiber-
tragungsverhaltens schlédgt er vor, die Tragheitsmasse durch eine geeignete Getrie-
beiibersetzung der Lenkung zu vermindern. Wie sich in der Systemanalyse in Ka-
pitel 3 noch zeigen wird, ist dies auch tatsidchlich zielfiihrend, jedoch selten im
Einklang mit den sonstigen Anforderungen an die Lenkung darstellbar.

[Brunn, 2004] widmet seine Arbeit dem Vergleich einer hydraulischen mit ei-
ner elektrisch unterstiitzten Lenkung in Hinsicht auf die Ubertragung von Nutz- und
Storinformationen im Storiibertragungspfad. Als Nutzinformationen identifiziert er
das Anzeigen von Aquaplaning, Reibwertidnderungen, Spurrilleninformationen und
die Riickmeldung der vorhandenen Seitenkraftreserve. Als Storinformationen nennt
er Lenkradschwingungen infolge von Bremsmanévern, Unwuchten und Stoen beim

®Handmoment in Folge von Zahnstangenkraftinderungen
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Uberfahren von Hindernissen. Des Weiteren grenzt er alle hoherfrequenten Lenk-
radschwingungen gréer 50 Hz als Storinformationen aus. Er gibt auf Basis einer
einfachen Annahme ein Zielintervall fiir die Eckfrequenz des Tiefpasses einer elek-
trischen Servolenkung an und definiert zudem Zielrichtungen fiir die mechanischen
Parameter, die das Potenzial haben die Systemeckfrequenz in Richtung héherer Fre-
quenzen zu verschieben. Allerdings fehlt die endgiiltige Validierung seiner Annah-
men und eine umfassendere Betrachtung der regelungstechnischen Aspekte. Zudem
benutzt er den Begriff StoBigkeit, um den oberen Grenzbereich der Eckfrequenz zu
definieren, es bleibt jedoch die Definition von StoBigkeit einer Lenkung offen.

[Camuffo et al., 2002] beschreibt ein Verfahren zur integrierten, modellbasier-
ten Abstimmung einer elektrischen Servolenkung. Ein umfassendes Mehrkorper-
dynamikmodell der Lenkung und des Fahrzeugs inklusive der verwendeten Rege-
lung bildet die Grundlage des Verfahrens. Dabei werden vorab validierte, objek-
tive Kenngroflen einer hydraulisch unterstiitzten Lenkung als Referenzwerte be-
nutzt. Dieses umfassende Verfahren eignet sich sehr gut, um die elektrische Ser-
volenkung hinsichtlich der definierten Kenngréen abzustimmen. Allerdings las-
sen sich keine verallgemeinerten Aussagen zu den unterschiedlichen Einflussgro3en
im Storiibertragungspfad machen. Daher ist die Transparenz des Ansatzes gering.
Weiterhin bleibt zu hinterfragen, in wie weit das verwendete Referenzmodell den
Anspriichen anderer Kraftfahrzeughersteller gentigt und welcher Aufwand nétig ist,
um entsprechende Referenzmodelle zu generieren. Das vorgestellte Verfahren dient
somit nur dem Einzelfall.

[Sugitani et al., 1997] stiitzt sich bei seinen Untersuchungen mehr auf die Mog-
lichkeiten der Regelungstechnik. Als Grundlage fiir seine Uberlegungen dient die
Vorstellung der Trennung der Informationsiibertragung vom Lenkrad zur Zahnstan-
ge und von der Zahnstange zum Lenkrad. Mit Hilfe von unterschiedlichen Ge-
wichtungsfunktionen fiir die Informationsiibertragungsrichtungen und einem H..-
Regelungsansatz in einem verallgemeinerten Modell gelingt es ihm ausreichende
Lenkunterstiitzung zu erlauben, wihrend nur Zahnstangenkraftstorungen bis zu ei-
ner definierten Frequenz durchgelassen werden’. In seiner Arbeit wird jedoch we-
der eine optimale Eckfrequenz definiert noch beschiftigt er sich mit komplexeren
Modellen einer Lenkung und deren Eigenschaften. Des Weiteren ist nicht klar, in-
wiefern sich die iiblichen Applikationsmodule in seinen Ansatz integrieren lassen.

[Zaremba et al., 1998] verfolgt in seiner Arbeit einen ganz dhnlichen Ansatz.
Bei seinem H;-Regelungsansatz benutzt er die H>-Norm als Nebenbedingung zur
Optimierung des Lenkgefiihls. Er definiert jedoch die verwendeten Nebenbedin-
gungen nicht spezifisch aus, so dass die Richtigkeit seiner Annahmen nicht aus-
reichend iiberpriift werden kann. Auch wird nicht klar, wie der Ansatz mit der
Applikation von subjektiven Lenkungseigenschaften wie z.B. dem Mittengefiihl
korreliert. Zudem werden die mechanischen Einfliisse als konstant angesehen und
bleiben daher unberiicksichtigt.

Nichts desto trotz zeigen insbesondere die beiden zuletzt genannten Arbeiten,
neben den Ansitzen von [Endo, 2000] zur Beriicksichtigung des Strallenzustands

7 Ausgeprigter Tiefpassfilter
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und [Tanaka et al., 2007] zur Erhohung der Fahrzeugstabilitit, sowie [Niemann
et al., 1980] und [GraBmann und Henrichfreise, 2003] zur Unterstiitzung der Kurs-
haltung und variablen Lenkkraftunterstiitzung, das regelungstechnische Potenzial
zur Verbesserung des Lenkgefiihls.

1.3 Ziel und Aufbau der Arbeit

Aus der Literaturrecherche in Abschnitt 1.2 geht hervor, dass das Problem der
verminderten Lenkungsriickmeldung fiir elektromechanische Lenksysteme bislang
nur unzureichend geldst ist und dass das Ubertragungsverhalten von Zahnstangen-
kraftanregungen zu Momenten am Lenkrad eine zentrale Rolle bei der weiteren
Verbesserung des Lenkgefiihls spielt.

Es ist zwar bereits moglich, im Einzelfall die Riickmeldung fiir bestehende An-
sdtze zu optimieren, dazu wird aber haufig auf eine kiinstlich generierte Riickmel-
dung zuriickgegriffen oder die Anpassung der riickmeldungsrelevanten Parameter
ist fiir den Applikationsingenieur sehr intransparent und daher schwierig.

In der vorliegenden Arbeit wird ein regelungstechnischer Ansatz vorgestellt,
der es ermdglicht, die Riickmeldung elektromechanischer Servolenkungen in ihrem
Frequenzband zu erweitern und in Einzelereignissen priagnanter darzustellen. Es
wird gezeigt, dass durch den gewihlten Ansatz automatisch ein fahrphysikalisch
korrekter Lenkungsriicklauf erzeugt wird, welcher das hiufig bei anderen Ansitzen
notwendige aktive Riicklaufmodul ersatzlos entfallen lassen kann. Hierdurch wird
die Fahrzeugeigenstabilisierung wesentlich verbessert und der Applikationsaufwand
reduziert.

Zur Identifikation der riickmeldungsrelevanten Eigenschaften elektrischer Servo-
lenkungen wird zunichst jeweils ein Modell einer elektrischen und einer hydrau-
lischen Servolenkung aufgebaut. Als Bezugssystem dient die achsparallele Aus-
fiihrungsform einer elektromechanischen Servolenkung (APA-EPS). Diese Varian-
te wird hiufig in Fahrzeugen mit mittlerer und hoher Leistungsanforderung verbaut
(vgl. Abbildung 1.2).

Das Modell hat den weiteren Vorteil, dass modellbasierte Entwurfsverfahren
fiir die Reglersynthese verwendet werden konnen. Zur Umsetzung der Aufgabe
werden zundchst die mechanischen Eigenschaften der Systeme im Zeit- und Fre-
quenzbereich untersucht und die Ubertragungseigenschaften der einzelnen Systeme
hinsichtlich der zur Verfiigung stehenden Nutz- und Stérinformationen bei passiver
Unterstiitzung charakterisiert. Der Einfluss der unterschiedlichen mechanischen Pa-
rameter wird im Sinne einer Sensitivitdtsanalyse bewertet.

Es wird gezeigt, dass die Potenziale hardwarebasierter, also mechanischer An-
derungen an der Lenkung schnell erschopft sind. AnschlieBend wird iiberpriift,
wie sich die Systemeigenschaften von hydraulischen und elektromechanisch un-
terstiitzten Lenksystemen durch die Nutzung einer entsprechenden Unterstiitzungs-
kraft verindern. Dazu werden ein Hydraulikersatzmodell und zwei typische Re-
gelungsansitze fiir elektromechanische Lenksysteme implementiert. Diese sind als
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Kennfeld- und Momentenregelung bekannt (vgl. Abschnitt 1.1.2), befinden sich be-
reits im Serieneinsatz oder sind kurz vor der Serieneinfiihrung.

Auf Basis der neu gewonnenen Erkenntnisse und den bereits bekannten kunden-
relevanten Anforderungen an ein Lenksystem werden die Anforderungen an eine
riickmeldungsoptimierte Regelung einer elektromechanischen Servolenkung abge-
leitet.

Nachfolgend werden umfassend die Grundidee des hier neu eingefiihrten Regel-
ungsansatzes vorgestellt und die Reglerparameter generisch hergeleitet. Anschlie-
Bend werden die Eigenschaften des Reglers anhand validierter Modelle und auf
Basis von Messungen am realen System mit den bestehenden Regelungskonzepten
unter gleichen Randbedingungen verglichen. Um auch die hinsichtlich des Lenk-
gefiihls immer noch als Referenz geltende hydraulischen Servolenkung mit in den
Vergleich aufzunehmen, werden in der Gesamtfahrzeugsimulation die relevanten
Basiseigenschaften der hydraulischen und der elektromechanischen Servolenkung
durch reprisentative Fahrmanover unter gleichen Randbedingungen verglichen.

Die vorliegende Arbeit gliedert sich wie folgt:

Kapitel 1: Im ersten Kapitel wird eine generelle Einfiihrung in die Lenkungsthe-
matik gegeben und das Problem der reduzierten Lenkungsriickmeldung bei
elektromechanischen Servolenkungen als wesentlicher Verbesserungsaspekt
des Lenkgefiihls vorgestellt. Der aktuelle Stand der Technik bzw. die vor-
handenen Losungsstrategien zur impliziten oder expliziten Verbesserung der
Lenkungsriickmeldung werden anhand einer Literaturrecherche aufgezeigt.
Des Weiteren wird das Ziel der Arbeit formuliert.

Kapitel 2: Im zweiten Kapitel wird zunichst das Vorgehen bei der Modellbildung
geschildert und die Systemgrenze der Modelle definiert. Danach wird die
Abstraktionsebene der mechanischen, elektrischen und hydraulischen Eigen-
schaften der Systeme anhand von Prinzipdarstellungen erldutert. Anschlie-
Bend werden die Bewegungsdifferentialgleichungen der elektromechanischen
und der hydraulischen Servolenkung unter anderem mit Hilfe der Lagran-
ge’schen Gleichungen zweiter Art hergeleitet. Nachfolgend wird auf die
wichtige nichtlineare Reibung eingegangen und diese, insofern es notwendig
erscheint, den bestehenden Modellen hinzugefiigt. AbschlieBend werden die
Modelle und ihre Parameter anhand des Abgleichs mit Messdaten validiert.

Kapitel 3: Das dritte Kapitel enthilt die notwendige Systemanalyse. Neben der
Identifikation der dominanten Eigenschaften zur Beeinflussung der Riick-
meldung der betrachteten System werden auch regelungstechnisch wichtige
Aspekte wie Steuerbarkeit und Beobachtbarkeit untersucht. Auf Basis der ge-
wonnenen Erkenntnisse wird eine These abgeleitet, durch deren Einhaltung
die Riickmeldung elektromechanischer Lenksysteme verbessert werden kann.

Kapitel 4: Im vierten Kapitel werden die allgemeinen Anforderungen an die Rege-
lung einer elektromechanischen Servolenkung um die spezifischen Anforde-
rungen fiir gute Lenkungsriickmeldung erweitert und die riickmeldungs- und
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riickstellrelevanten MafBgrofen festgelegt. Dazu wird neben den Aspekten
fiir das Lenkverhalten auch die menschliche Wahrnehmung beriicksichtigt.
Abschliefend werden der neuartige Ansatz zur Unterstiitzungskraftregelung
zusammen mit den konventionellen Ansétzen der Kennfeld- und Momenten-
regelung anhand eines generischen Entwurfsverfahrens hergeleitet und ihre
strukturell gegebenen Unterschiede diskutiert.

Kapitel S: Das fiinfte Kapitel beschiftigt sich mit der Gegeniiberstellung der ver-
schiedenen Konzepte und mit dem Vergleich der EPS-Regelansitze mit der
HPS. Als Bewertungskriterien werden die zuvor festgelegten riickmeldungs-
und riickstellrelevanten MalBgroen verwendet. Anhand dieser lassen sich
qualitative Aussagen zum Potenzial des jeweiligen Ansatzes machen. Da-
nach werden die verschiedenen EPS Modelle in der Gesamtfahrzeugsimula-
tion anhand ausgewdhlter und reprisentativer Fahrmanover verglichen. Da-
zu werden zunichst die Primissen geschildert, unter denen die Ansitze in
der Simulation vergleichbar sind. Insbesondere die sehr positiven fahrdy-
namisch korrekten Riickstelleigenschaften des neuen Ansatzes werden dabei
herausgestellt. Zum Abschluss des Kapitels 5 werden die in der Simulation
gezeigten Vorteile der Unterstiitzungskraftregelung gegeniiber der Kennfeld-
regelung durch den Vergleich von Messungen der beiden Konzepte auf einem
realen System belegt.

Kapitel 6: Das sechste und letzte Kapitel rundet die Arbeit durch eine kurze Zu-
sammenfassung der gewonnenen Erkenntnisse ab. Nachfolgend werden zur
Verdeutlichung des wissenschaftlichen Mehrwerts der Arbeit einige Aspek-
te gesondert aufgegriffen. AbschlieBend wird auf Basis der in dieser Arbeit
geschilderten Effekte, Eigenschaften und Potenzialen des neuartigen Rege-
lungsansatz ein Ausblick auf zukiinftige Optimierungen, Erweiterungen und
weiterfiihrende Arbeitsfelder gegeben. Auf Basis dieser Grundlagen lassen
sich ergidnzende Module entwickeln, die sowohl den Funktionsumfang der
elektrischen Servolenkung erweitern, als auch bei iibergeordneten Aufgaben
der Regelung auf Gesamtfahrzeugebene unterstiitzen kdnnen.
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Kapitel 2

Systemmodellbildung

Im mechatronischen Entwicklungsprozess versteht man unter Modellbildung die
Darstellung des natiirlichen Verhaltens eines Systems durch die Abbildung seiner
dynamischen und statischen Eigenschaften mit Hilfe von mathematischen Glei-
chungen. Bei dem jeweiligen Verhalten eines Systems kann es sich um die Um-
wandlung und/oder den Transport von Materie, Energie und/oder Informationen
handeln. Mechatronische Systeme verbinden per Definition mechanische, elektri-
sche und/ oder hydraulische Komponenten und beeinflussen deren Eigenschaften
mit Hilfe intelligenter Elektronik. Fiir die Modellbildung mechatronischer Systeme
ist es daher notwendig mathematische Formulierungen fiir physikalische Effekte
aus verschiedenen Disziplinen zu kombinieren.

In der Regel sind die benétigten Formulierungsansitze aus den jeweiligen Fach-
disziplinen bekannt. Je feiner die jeweilige Beschreibungsart, desto hoher ist die
Komplexitit der mathematischen Modelle und in der Regel auch ihre Abbildungs-
genauigkeit. Nach [Klotzbach et al., 2003]) ist es jedoch keineswegs zielfiihrend
immer die komplexeste Methode anzustreben. Dies ist auch in der vorliegenden
Arbeit der Fall. Die jeweiligen Modelle sind nur so komplex wie nétig, um die
gewiinschte Genauigkeit zu erzielen und den Rechenaufwand in Grenzen zu halten.
Daher wird nachfolgend auch kein universales Modell beschrieben, mit welchem al-
le denkbaren Aufgaben und Fragestellungen gleichermal3en gut bearbeitet werden
konnen.

Im Allgemeinen wird zwischen experimenteller und theoretischer Modellbil-
dung unterschieden. Bei der experimentellen Modellbildung bedient man sich be-
reits vorhandener Daten aus Messreihen und versucht deren Charakteristik durch
mathematische Ausdriicke zu beschreiben. Dies ist z.B. bei der Magic Tire Formu-
la nach Pacejka der Fall. Im Sinne einer Systemidentifikation konnen diese Model-
le hiufig das mit den Messdaten beschreibbare Systemverhalten sehr gut abbilden
(vgl. auch [Cardillo, 1964], [Laible et al., 2006], [Klotzbach und Henrichfreise,
2002]). Nachteil dieser Methode ist, dass man sich nicht sicher sein kann, ob das
Modell das Systemverhalten auch auBerhalb des bekannten Messdatenbereichs gut
beschreibt und dass zunichst ein reales System vorhanden sein muss, um iiberhaupt
Messdaten erheben zu konnen.
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Im Gegensatz dazu bedient man sich bei der theoretischen Modellbildung all-
gemeiner physikalischer Zusammenhinge, um ein reales System zu beschreiben.
Diese Methode hat zum Einen den Vorteil, dass das reale System zum Zeitpunkt
der Modellbildung noch gar nicht vorhanden sein muss, um Aussagen iiber das dy-
namische Systemverhalten zu treffen und dass es zum Anderen auch dann noch
seine Giiltigkeit behilt, wenn man den urspriinglichen Auslegungsbereich verlésst.
Des Weiteren ist in der Praxis, sowohl bei der experimentellen als auch bei der theo-
retischen Modellbildung, zwischen Kosten, Nutzen und Zeitaufwand aufwendiger
Messungen oder Detailmodellierungen abzuwédgen. In der Praxis kommen daher
hiufig Mischformen beider Modellbildungsansétze vor.

Unabhiéngig davon welche Modellbildungsmethode gewihlt wird, muss man
sich aber vor Augen fiihren, dass ein Modell immer nur eine Approximation der
Realitdt darstellen kann. Es ist daher unbedingt notwendig, dass bei der Verwen-
dung eines Modells die getroffenen Vernachldssigungen bekannt sind, damit dieses
nicht fiir Aussagen auBerhalb seines Giiltigkeitsbereichs verwendet wird ( [Follinger,
1994], [Brogan, 1991] und [Isermann, 1988], [Isermann, 2005]).

Die Detaillierungstiefe der in diesem Kapitel eingefiihrten Modelle orientiert
sich an der jeweiligen Aufgabenstellung und den fiir die Parametrierung zur Ver-
fligung stehenden Ressourcen. Die Ausfiihrungen in den nachfolgenden Abschnit-
ten, insbesondere bei der Validierung der verwendeten Parameter, werden jedoch
zeigen, dass die getroffenen Vereinfachungen keinen dominanten Einfluss auf die
globale Systemdynamik der beschriebenen Baugruppen haben.

In den folgenden Abschnitten 2.1.1 und 2.1.2 werden zunéchst die hydraulische
und die elektrische Servolenkung in ihrer achsparallelen Ausfiihrungsform anhand
von Prinzipschaubildern in Gestalt und Funktionsweise beschrieben. Nachfolgend
werden in Abschnitt 2.2.1 und 2.2.2 die Modelle der hydraulischen und elektro-
mechanischen Servolenkung, inklusive ihrer fiir die angestrebten Untersuchungen
relevanten Nichtlinearititen, hergeleitet. Im Anschluss daran wird in Abschnitt 2.4
die Parametrierung der einzelnen Modelle beschrieben. Die Reglersynthese der
elektromechanischen Servolenkung wird in Kapitel 2 noch ausgelassen und erst in
Kapitel 4 eingefiihrt, da nicht nur das Reglerentwurfsverfahren selbst, sondern auch
die Struktur der Regelung einen wesentlichen Einfluss auf die Systemdynamik hat
und daher die Basiseigenschaften der hydraulischen und elektromechanischen Ser-
volenkung unvergleichbar machen wiirde.

2.1 Beschreibung der betrachteten Systeme

In den folgenden zwei Unterabschnitten wird anhand von Prinzipdarstellungen der
hydraulischen und der elektromechanischen Servolenkung mit achsparalleler An-
ordnung des Elektromotors (APA-EPS) die Funktionsweise dieser beiden System
erklart.
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2.1.1 Die hydraulische Zahnstangen-Servolenkung

Wie in Kapitel 1.1.1 erldutert muss die hydraulische Lenkung, wie jede andere Form
einer Servolenkung, einen Richtungswunsch des Fahrers mit einer addquaten Kraft
unterstiitzen. Die Bereitstellung dieser Unterstiitzungskraft erfolgt bei hydrauli-
schen Servolenkungen mit Hilfe eines die Zahnstange umschlieBenden, beidseitig
wirkenden Hydraulikzylinders.

Hierzu verfiigt diese Lenkungsvariante iiber eine Pumpe, ein Stellventil, einen
Drehstab!, ein Ritzel, die Ventileingangswelle, die Zahnstange, die notwendigen
Leitungen und zwei Arbeitskammern, die einen auf der Zahnstange fest angebrach-
ten Kolben entsprechend der eingestellten Druckverhiltnissen nach links oder rechts
bewegen. (vgl. Abbildung 2.1). Das Stellventil ist konstruktiv als Drehschie-

Lenkrad

\entileingangs-
welle

| ékanten-
|7 . funktion Drlickleitung

Drehfe/deé

Last

Zahnstange Zylinder

Abbildung 2.1: Prinzipdarstellung der hydraulischen Servolenkung

berventil mit negativer Ventiliilberdeckung ausgefiihrt. Das Hydrauliksystem wird
tiblicherweise als Konstantstromsystem mit einer volumenstromgeregelten Fliigel-
zellenpumpe ausgefiihrt. Abbildung 2.1 zeigt zum Vergleich eine in mechanische
und hydraulische Komponenten aufgeteilte schematische Darstellung einer hydrau-
lischen Zahnstangen-Hydrolenkung.

Wird nun iiber die Lenksédule ein Richtungswunsch des Fahrers eingeleitet, so
verdreht sich die mit dem Drehstab verbundene Ventileingangswelle gegeniiber der
Ventilhiilse und dem Ritzel. Der dadurch entstehende Relativwinkel fiihrt tiber die

"Hiufig auch als Drehfeder bezeichnet
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hydraulische Widerstandsbriicke zu einer Verstimmung des Druckgleichgewichtes
in der linken und rechten Arbeitskammer. Die so entstehende Druckdifferenz im
Lenkzylinder treibt den Kolben samt Zahnstange in die geforderte Lenkrichtung bis
sich wieder ein quasistationdrer Gleichgewichtszustand eingestellt hat. Die dazu
notwendige Torsion des Drehstabs fiihrt zu einem fiir den Fahrer deutlich spiirbaren
Lenkmoment.

Die hydraulische Zahnstangen-Hydrolenkung kann als Regelsystem verstanden
werden. Hierbei handelt es sich um eine Lageregelung mit dem Lenkradwinkel als
FiihrungsgroBe (vgl. Abbildung 2.2). Der Ritzelwinkel und damit auch die Zahn-

Hand- Lenkrad- Lenkwinkel Externe
moment winkel Krafte
—  Lenksaule —  Achse
Spurstangen
-krafte
Lenkrad-| Drehstab-
winkel [ moment Unterstiitzungskraft Lenkwinkel
N der Hydraulik

(= Ventil —| Hydraulik —Arbeitszylinder—+( )~ Zahnstange

Drehstabmoment

Positionsriickmeldung

Abbildung 2.2: Regelkreis der hydraulischen Zahnstangenlenkung

stangenposition stellen den Istwert dieses Regelkreises dar. Das Drehschieberventil
fiihrt den Soll-/Istwertabgleich durch und wirkt dann direkt iiber die Hydraulik auf
die Druckdifferenz im Arbeitszylinder ein. Als direkter Durchgriff leitet der Dreh-
stab des Ventils das mechanisch aufgebrachte Moment am Lenkrad auf die Zahn-
stange weiter, welches dann fiir den Fahrer als Lenkmoment zu spiiren ist. Das
System kommt mit einem stationiren Regelfehler?, dem Differenzwinkel zwischen
Lenksidule und Ritzel, zur Ruhe. Dieser Regelfehler ist gewollt, da erst hierdurch
eine iiber die Drehfeder proportionale Momentenriickmeldung der jeweiligen Fahr-
situation erfolgt.

ZStationire Regelfehler sind typisch fiir Regler mit nicht-integrierendem Anteil
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2.1.2 Die elektromechanische Servolenkung mit achsparalleler
Motoranordnung

Unter der Vielzahl der moglichen Ausfiihrungsformen elektromechanischer Servo-
lenkungen (vgl. Abschnitt 1.1.2) wird an dieser Stelle die Version mit achsparal-
leler Motoranordnung beschrieben. Die elektrische Servolenkung soll, wie die hy-
draulische Lenkung auch, einen Richtungswunsch des Fahrers mit einer passenden
Servokraft unterstiitzen. Die Unterstiitzungskraft wird mit Hilfe eines achsparallel
zur Zahnstange angeordneten Elektromotors iiber ein auf die Zahnstange wirkendes
Getriebe bereitgestellt. Die APA-EPS verfiigt hierzu iiber ein Steuergerit, einen
elektronisch kommutierten Elektromotor, ein Untersetzungsgetriebe, die Zahnstan-
ge, das Ritzel, den Drehstab und einen Momentensensor (vgl. Abbildung 2.3). Das

Lenksaule

. Momentensensor
Steuergerat

BLDC Motor

Zahnstange  Riemenscheibe Ritzel ™\

Systemgrenze --

Abbildung 2.3: Die elektrische Servolenkung mit achsparalleler Motoranordnung
(APA-EPS)

Untersetzungsgetriebe besteht aus einem Riementrieb und einem Kugelumlaufge-
triebe. Mit dieser Getriebevariante lassen sich gro3e Untersetzungen mit entspre-
chend hohen Unterstiitzungskriften, bei vergleichsweise gutem Wirkungsgrad er-
zielen.

Wird nun iiber das Lenkrad ein Richtungswunsch des Fahrers eingeleitet, so ver-
dreht sich der Drehstab zwischen Lenksédule und Ritzel und der Sensor sendet die
detektierte Momenteninderung an das Steuergerit. Abhédngig von der Art der Rege-
lung® generiert das Steuergerit mit dem gemessenen Drehstabmoment und weite-
ren vom Regelungsansatz abhéngigen lenksysteminternen und vom Fahrzeug-CAN

3Es sind durchaus auch gesteuerte Systeme in der Serienproduktion
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stammenden Eingangsgroflen, wie beispielsweise der Fahrzeug- und Lenkwinkel-
geschwindigkeit, ein Soll-Unterstiitzungsmoment. Dieses wird dann vom System
eingestellt und dadurch der Fahrer unterstiitzt.

2.2 Modellbildung der betrachteten Systeme

Bei der Modellbildung der betrachteten Systeme ist es zunidchst wichtig, die Sys-
temgrenzen der Modelle festzulegen. Bei den hier betrachteten Systemen ist die
Lenkung am Zahnstangenende von den Spurstangen und am Drehstabende von der
Lenksiule freigeschnitten. Der Kontakt zur AuBBenwelt wird durch das Einwirken
duBerer Krifte an den Systemgrenzen dargestellt.

Eine mathematische Beschreibung der mechanischen Modelle in Form von Be-
wegungsgleichungen kann auf unterschiedlichen Wegen hergeleitet werden. Fiir
Systeme mit einer beherrschbaren Anzahl an Freiheitsgraden, wie es in dieser Ar-
beit der Fall ist, bieten sich die Lagrange’schen Gleichungen 2. Art an. Sie fiihren
bei der Reduktion der Freiheitsgrade der Modelle der elektromechanischen Servo-
lenkung automatisch auf die ErsatzgroBen fiir Tragheit, Dampfung und Elastizitét.
Die Herleitung der Lagrange’schen Gleichungen aus dem d’ Alembertschen Prinzip
ist z.B. in [Pfeiffer, 1992] und [Schiehlen, 2004] beschrieben. Fiir Mehrkorpersys-
teme lauten die Lagrange’schen Gleichungen vektorwertig formuliert

d (aT oT o\
i(5)-(50) (%) - o .

T = Y1, 2.2)
i=1
Vo= YV, 2.3)
lzl a .
O = 2/(73) dFk . (2.4)
=g 1

Hierbei sind q die generalisierten Koordinaten, 7 und V die kinetische und die
potentielle Energie und @, . die nicht-konservativen, verallgemeinerten Krifte.

2.2.1 Die hydraulische Servolenkung

In Abschnitt 2.1.1 wurde die Funktionsweise einer hydraulischen Servolenkung
beschrieben. Die Mechanik dieser Lenkungsvariante wird in dieser Arbeit ver-
einfacht als Einmassenschwinger modelliert. Dazu wird die Ersatzmasse mz ein-
gefiihrt. Die Verbindung zur Lenksédule wird durch eine Getriebestufe und durch
Federelemente approximiert. Die dissipativen Anteile sind durch einen entspre-
chenden Dampfungsterm realisiert. Das beschriebene Modell ist in Abbildung 2.4
schematisch dargestellt. Hierbei ist mz die Masse der Zahnstange und des direkt
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Abbildung 2.4: Schematische Darstellung des Modells einer hydraulischen Servo-
lenkung

angebundenen Hydraulik-Kolbens und cpg die Steifigkeit zwischen Zahnstange und
Lenkséule. Im Folgenden wird letztere als Drehstabsteifigkeit bezeichnet. Die Kon-
stante
. XZ
IRz = —[

on m/rad| (2.5)

ist das Ubersetzungsverhiltnis zwischen dem Ritzelwinkel @g; und der Zahnstan-
genposition xz*. Der dissipative Anteil d; wird zunichst als linearer Ddmpfungs-
term angesetzt.

Von aullen wirken auf das System die externe Kraft F,,;, das iiber die Lenksdule
eingeleitete Moment cps(¢@rs — @r;) und die aus der Hydraulik stammende Unter-
stiitzungskraft Fjyq,.

4Bei einigen Herstellern ist es durchaus iiblich Zahnstangen-Ritzel Kombinationen mit iiber
dem Zahnstangenweg verdnderlicher Ubersetzung zu verwenden. Bei solchen Systemen ist das
Ubersetzungsverhéltnis durch eine Kennlinie zu ersetzen oder um die Ruhelage zu linearisieren.
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Zur Bestimmung der Bewegungsgleichungen des Modells der hydraulischen
Servolenkung werden, gemdll den Ausfiihrungen aus Abschnitt 2.2, die Lagran-
ge’schen Gleichungen 2. Art (vgl. Gleichung 2.1 bis 2.4) verwendet. Dazu miissen
zundchst die kinetischen und die potentiellen Energien sowie die verallgemeinerten
Krifte und Koordinaten des Systems aus Abbildung 2.4 bestimmt werden. Nach
Gleichung 2.2 folgt fiir die kinetische Energie der Lenkung der Ausdruck

1
T = Emz)'c% . (2.6)
Mit Hilfe von Gleichung 2.3 folgt entsprechend fiir die potentielle Energie der Hy-
drolenkung
1 Xz 2
V= 5CDs | = +Qrs| - (2.7)
IRZ
Anschlieend ergeben sich die verallgemeinerten Krifte fiir dieses System nach
Gleichung 2.4 durch das Zusammenfassen der von auflen auf die Zahnstange wir-
kenden nicht-konservativen Krifte zu

Onk = —dziz — Fex + Fiyar - (2.8)

Da zur Auswertung der Lagrange’schen Gleichungen 2.1 nur der eine, aus Abbil-
dung 2.4 bekannte, Freiheitsgrad

q=xz (2.9)

gegeben ist, folgt die Bewegungsgleichungen der hydraulischen Servolenkung so-
fort zu Xy oL
mzXz = —dziz —cpso— +¢ps—— — Fext + Fhyar - (2.10)
IRz 'Rz
Damit ist der mechanische Anteil der Hydrolenkung vollstindig beschrieben. Zur
Vervollstindigung des Modells muss allerdings noch die hydraulische Unterstiitz-
ungseinheit modelliert werden.

Modellbildung des hydraulischen Aktors

Wie in der Einleitung zu Kapitel 2 bereits erwihnt gibt es kein universal geeig-
netes Modell, mit welchem sich alle modellbasierten Aufgaben gleichermallen gut
bewiltigen lassen. Etablierte Modelle hydraulischer Lenksysteme sind in den Ar-
beiten von [Wong, 2001], [Meitinger und Breitfeld, 1998] und [Ulrich, 2007a], [Ul-
rich, 2007b] zu finden. Die Arbeiten von Wong und Meitinger zielen dabei aber
eher auf eine moglichst prizise Abbildung der hidufig sehr hochfrequenten fluid-
dynamischen Prozesse ab. Ulrich hingegen bietet sowohl Modelle mit ausgereifter
Fluiddynamik als auch Vereinfachungsansitze zur Erfassung des dominanten Ge-
samtsystemverhaltens an.

In dieser Arbeit soll das hydraulische Modell der Lenkung zur Systemanaly-
se und zum Vergleich mit elektromechanischen Lenksystemen herangezogen wer-
den. Dabei steht der Fokus der Untersuchungen auf der Identifikation dominanter
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riickmeldungsrelevanter Systemeigenschaften und der Optimierung der Lenkungs-
riickmeldung elektromechanischer Lenksysteme. Der relevante Frequenzbereich
fiir die Lenkungsriickmeldung ist in jedem Fall kleiner 30Hz (vgl. [Brunn und Har-
rer, 2004]). Fluiddynamische Effekte oberhalb dieses Frequenzbereichs sind daher
in dieser Arbeit von untergeordneter Bedeutung und werden nicht beriicksichtigt.
Nachfolgend wird basierend auf den Vereinfachungsansitzen von Ulrich und [Iser-
mann, 2005] unter Einbeziehung der hydraulischen Grundlagen aus [Backe und
Helling, 1990], [Prokes, 1968] und [Will und Gebhardt, 2007] ein fiir den Anwen-
dungstfall geeignetes Modell entworfen.

Da nur das dynamische Gesamtverhalten des hydraulischen Aktors im relevan-
ten Frequenzbereich richtig wiedergegeben werden muss, ist die Modellierung der
hydraulischen Zu- und Ableitungen sowie der Pumpe nicht notwendig. Wichtiger
Bestandteil des Modells ist allerdings der {iber den Volumenstrom am Drehschie-
berventil gesteuerte Differenzdruckaufbau im Arbeitszylinder. Der Ansatz zur Mo-
dellbildung des Drehschieberventils und die Herleitung der vom zugefiihrten Vo-
lumenstrom abhédngigen Druckaufbau-Differentialgleichung sind nachfolgend be-
schrieben:

Der Volumenstrom iiber das Drehschieberventil kann in Anlehnung an [Iser-
mann, 2005] durch einen linearen Zusammenhang ausgedriickt werden

VLasl = VKV - KCpLast . (21 1)

Hierbei ist V;, der tatsidchliche Volumenstrom iiber das Drehschieberventil, VKV
der zur Verfiigung stehende Volumenstrom von der Pumpe, K- der Durchfluss-
Druck-Koeffizient und pj,s der Differenzdruck zwischen der linken und rechten
Arbeitskammer des die Zahnstange umschlieBenden Hydraulikzylinders. Aus der
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Abbildung 2.5: Skizze des Arbeitszylinders der hydraulischen Servolenkung
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Massenerhaltungsgleichung erhilt man exemplarisch, zunichst unter Vernachlis-
sigung der Leckage zwischen linker und rechter Kammer, fiir die linke Kammer
des Arbeitszylinders (vgl. Abbildung 2.5)

_d(Vip1)

=V, Vior . 2.12
I 1p1+Vip1 (2.12)

1

Hierbei ist riz; der Massenstrom in die linke Kammer, V| das Volumen der linken
Kammer und p; die Dichte der Hydraulikfliissigkeit in der linken Kammer. In der
Gleichung 2.12 stort die zeitliche Anderung der Dichte g und es fehlt die direkte
Abhingigkeit vom Druck. Um die zeitliche Anderung der Dichte p; zu eliminieren
und den Zusammenhang mit dem Druck herzustellen, leitet man aus dem allgemei-
nen Zusammenhang

V=— (2.13)
p
die Volumenénderung mit der Dichtedinderung
aV
=-= (2.14)
dpp

ab. Durch Substitution von Gleichung 2.13 in Gleichung 2.14 erhilt man daraus

av 14
—=—. (2.15)
dp p
Erweitert man nun die Druckidnderung mit der Dichtednderung g—ﬁ und substituiert
anschlieflend 2.15, so kommt man zu dem Ausdruck
dp dpdV  dpdV VvV dp
— === (2.16)
dp dpdV dVap p oV
Damit erhilt man eine Gleichung, in der Druck und Dichte im Verhiltnis zueinander
dargestellt werden. Mit der Definition des Kompressibilitdtsmoduls
op
=-V—= 2.17
B oV (2.17)
folgt dann durch Substitution von Gleichung 2.17 in Gleichung 2.16 die Druckén-
derung mit der Dichteéinderung zu

d
or_b (2.18)
dp p

Damit erhilt man einen Ausdruck, der die gesuchte zeitliche Anderung der Dichte
in Abhéngigkeit von der Druckinderungsrate darstellt

. P,
s 2.19
p Bp (2.19)
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Mit Gleichung 2.19 kann die Massenerhaltungsgleichung fiir die exemplarisch ver-
wendete linke Arbeitskammer 2.12 in eine dichteunabhédngige Volumenstromerhal-
tungsgleichung umgewandelt werden. Daraus folgen, nun unter Beriicksichtigung
der Leckage zwischen linker und rechter Kammer, fiir die beiden Arbeitskammern
die Erhaltungsgleichungen zu

) A% Viod
Vi—Cisa(pi—p2) = 8_t1+ [13;;1 : (2.20)
) oV,  V»0
VatCioalpr—p2) = -+ ;;2. 2.21)

Wobei V; und V, die Volumenstrome in die erste und zweite Arbeitskammer sind.
Der Faktor Cj_;, wird mit dem Differenzdruck Ap = p; — p, multipliziert, um
den druckabhingigen Leckageverlust iiber die Kolben-Zylinder-Dichtung auszu-

driicken. Die Ausdriicke % und % beschreiben die zeitlichen Volumenédnderung

der Arbeitskammern und die Ausdriicke Vb%’t’l und Vé%’t’z eine Volumenénderung

aufgrund der Kompressibilitdt der hydraulischen Fliissigkeit. Der Koeffizient 3
stellt dabei, wie in Gleichung 2.17 definiert, den Kompressibilititsmodul der Hy-
draulikfliissigkeit dar.

Da die Arbeitsflichen A der Zylinderkammern gleich grof sind, ldsst sich das
Volumen der Arbeitskammern allgemein ausdriicken als

Vi = Vo1 +Axz, (2.22)
Vo = V02 —AXZ . (2.23)
Hierbei stellen V| und V, die zeitlich verdnderlichen Volumen der Arbeitskammern
dar. Die Konstanten Vj; und Vj, sind die jeweils inaktiven Totvolumen bei Mit-

telstellung des Kolbens (vgl. Abbildung 2.5). Aus Gleichung 2.22 und 2.23 folgt,
dass

Vv,
a_zl = Aig, (2.24)
oV
a—: = —Aiy (2.25)

ist. Subtrahiert man nun Gleichung 2.20 von Gleichung 2.21 und substituiert in das
Ergebnis die Gleichungen 2.24 und 2.25 so erhélt man

) : Ax Vi Vi
Vi =V —=2C150(p1 — p2) = 2Akz + FZ [p1+p2] + %Pl - %Pz . (226)
Laut [Isermann, 2005] ist aber bei konstantem Versorgungsdruck py
J PV — PLast J PV + PLast d
j === ——— — | ——=—— | ==pvr=0. 2.27
P1+p2 8t( > +5; > 5PV (2.27)

Daraus folgt dann mit der Definitionen

VLast - Vl - _VZ ) (228)
Vie = Vor+Ve (2.29)
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und unter der Annahme, dass die beiden Totvolumen Vj; = Vj, sind, aus Gleichung
2.26 die Differentialgleichung des Druckaufbaus zu

V.
4t—gpm : (2.30)

Die hydraulische Unterstiitzungskraft ergibt sich dann als

VLast - C1—>2pLast - AXZ -

thdr = AAP =A [Pl - pZ] = APLast . (231)

Setzt man nun Gleichung 2.11 in Gleichung 2.30 ein, so erhilt man die Modellglei-
chung des hydraulischen Aktors zu

Viot

1B Prast = Aiz + [Kc +Ci122] prass — Vgy - (2.32)

Zustandsraummodell der hydraulischen Servolenkung

Das Modell der hydraulischen Servolenkung ldsst sich im Zustandsraum darstellen.
Dazu wird der Zustandsvektor

X1

Xz
x=1| x Xz (2.33)
X3 PLast

eingefiihrt. Mit den Gleichungen 2.10, 2.31 und 2.32 erhilt man dann die Zustands-
gleichung als

- 0 1 0
M c d A "
)?2 o ll%;lf% o m_zz mg X2 +
X3 0 4A  4AB[Kc+Cio] X3
, | Vior Vior 5
X ~~ X
B A
0 0 0 7
0 Voo + | —L s [m}. 2.34
4B KV (I)nz lRZOmZ OLs ( )
T Vo u R JT
B, B, B
Die Ausgangsgleichung ergibt sich entsprechend zu
1
Pri = {.— 0 0} x. (2.35)
~~ LRz
X -
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Regelung der hydraulischen Servolenkung

Wie in Abschnitt 2.1.1 erwihnt ist iiber die Konstruktion der hydraulischen Ser-
volenkung auch schon deren Regelung gegeben. Als Fiihrungsgrofle w steht da-
zu der Winkel der Lenksdule @rs und als StellgroBe u der Volumenstrom Vi
vor dem Drehschieberventil zur Verfiigung. Letzterer ist abhingig von der Ven-
tiloffnungsfliche, welche wiederum vom Differenzwinkel A zwischen Lenksiule
und Ritzel abhidngt. Der Winkel A¢ stellt den Soll-Ist-Abgleich und damit die Re-
geldifferenz e dar. Mit der Durchflussverstiarkung Ky, und der Ausgangsgleichung
2.35 ldsst sich der Zusammenhang folgendermal3en ausdriicken:

u=Kye=Ky[w—y] =Ky[w—Cxl . (2.36)

Die Durchflussverstiarkung Ky, des Drehschieberventils wirkt also als proportiona-
le Verstirkung auf die Regeldifferenz e und stellt damit einen P-Regler dar. Diese
Verstirkung ist in aller Regel keine Konstante, sondern eine vom Differenzwinkel
A¢@ abhingige Kennlinie. Daraus folgt nach Substitution von Gleichung 2.36 in die
Zustandsgleichung 2.34 der hydraulischen Servolenkung die geschlossene Regel-
schleife zu

X = Ax+B,Ky[w—Cx|l+Bud (2.37)

— [A—B,K;Clx+B,Kyw+Byd . (2.38)

Damit ergibt sich die Zustandsraumdarstellung des geschlossenen Regelkreises zu:

0 1 0
X1 P A X1
: _Stps _ 4z a4
X2 = i%ezmz me my X2 |+
X3 _4BKy  4BA 4B[Kc+Ci) X3
R VtatiRZ th Vtar ',
X ~~ X
A-B,K;;C
0 0 0 P
0 q) _L CDS |: ext :| 2 39
Ls + Fros— (2.39)
apry [T T Tz | | gy
Viot v T
B,,KV Bd B

Die Reglerfunktion der Durchflussverstirkung lédsst sich noch besser anhand eines
Blockschaltbildes erkennen. Aus diesem Grund ist in Abbildung 2.6 die Zustands-
gleichung des geschlossenen Regelkreises der hydraulischen Servolenkung in ei-
nem Blockschaltbild dargestellt. Zur Vereinfachung der Darstellung sind die vek-
torwertigen Signalpfade fett und die nicht-vektorwertigen Signalpfade normal ab-
gedruckt. Die Dimensionen der Blocke ergeben sich entsprechend der Gleichung
2.39 bzw. der Dimension der Signalpfade. Es ist sofort zu erkennen, dass die hy-
draulische Servolenkung tatsdchlich durch ihre Konstruktion die Funktion eines P-
Reglers mit der variablen Verstirkung Ky, wahrnimmt. Der einfache P-Regler fiihrt
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Abbildung 2.6: Blockschaltbild der proportionalen Positionsregelung bei der hy-
draulischen Servolenkung

dabei zu einer bleibenden Regelabweichung e = A@, welche sich fiir den Fahrer
iber den Drehstab als Handmoment darstellt. Da die Regelverstirkung im Wesent-
lichen von der Ventiloffnungsfliche Ky (A@) und der Geometrie der Steuerkanten
des Ventils abhingt, ist gut nachvollziehbar, dass es relativ aufwendig ist und vieler
Erfahrung bedarf, eine hydraulische Servolenkung abzustimmen.

2.2.2 Die elektromechanische Servolenkung

Angelehnt an Abschnitt 2.1.2 wird die Mechanik der APA-EPS in dieser Arbeit ver-
einfacht als Mehrmassenschwinger modelliert. Die Darstellung der wesentlichen
Systemkomponenten erfolgt durch Ersatzmassen bzw. -trigheiten. Die Verbindun-
gen zwischen den relevanten Systemtrdagheiten werden durch Getriebestufen und
Federelemente approximiert. Die dissipativen Anteile sind durch entsprechende
Diampfungsterme realisiert. Das beschriebene Modell ist in Abbildung 2.7 schema-
tisch dargestellt. Hierbei sind Jg;pc, Jxgr und mz die Trigheiten bzw. die Masse
der Rotorwelle, der Kugelumlaufmutter und der Zahnstange. Die Abkiirzungen cg,
cxkcr und cpg sind die kumulierten Steifigkeiten zwischen Rotorwelle und Kuge-
lumlaufmutter, Kugelumlaufmutter und Zahnstange, sowie Zahnstange und Dreh-
stab. Im Folgenden werden diese zur Vereinfachung als Riemensteifigkeit, Kugel-
gewindetriebsteifigkeit und Drehstabsteifigkeit bezeichnet. Die Ubersetzungsver-
hiltnisse

PBLDC

i — , 2.40

. PkGT ( )

ixer = —Z [m/rad), (2.41)
PkGT

irz = ~Zlm/rad (2.42)

(PRI
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ext

JsiLoc
iR
Teinc Cr Cps
i *N\NNN@
o Pus
dsinc
NN

Abbildung 2.7: Schematische Darstellung der APA-EPS fiir die Modellbildung

sind die Riemeniibersetzung, die Kugelgewindetriebiibersetzung und das Uberset-
zungsverhiltnis zwischen Ritzel und Zahnstanges. Die dissipativen Anteile dpypc,
dxcr und dz werden zunidchst als lineare Ddmpfungsterme angesetzt. Von au3en
wirken auf das System die externe Kraft F,,, das iiber die Lenksdule eingeleitete
Moment cps@rs und das Motormoment 77 pc.

Zur Bestimmung der Bewegungsgleichungen des Modells der elektromechani-
schen Servolenkung werden, gemél3 der Ausfithrungen aus Abschnitt 2.2, die La-
grange’schen Gleichungen 2. Art (vgl. Gleichung 2.1 bis 2.4) verwendet. Dazu
miissen zunichst die kinetischen und die potentiellen Energien sowie die verallge-
meinerten Krifte und Koordinaten des Systems aus Abbildung 2.7 bestimmt wer-
den. Nach Gleichung 2.2 folgt danach fiir die kinetische Energie der Lenkung

1

. 1 , 1
T = EJBLDC(PIZELDC + EJKGT(PIZ(GT + Emzx% : (2.43)

Mit Hilfe von Gleichung 2.3 folgt dann fiir die potentielle Energie des Systems

1 X 2 1 X 2
V. = —cps {——Z + QDLS] + ZCkGT [——Z +<PKGT] +
2 IR7 2 IKGT
|
CR lir@kGr — PBLDC) - (2.44)

Anschlieend ergeben sich die verallgemeinerten Krifte fiir dieses System nach
Gleichung 2.4 durch das Zusammenfassen der von auflen auf die Zahnstange wir-
kenden, nicht-konservativen Krifte zu:

Oy = [~dztz—Foi  —dkeréxer —dpocPsioc+Tancl’ - (2.45)

>Das Ubersetzungsverhiltnis zwischen Ritzel und Zahnstange wird hier als konstant angenom-
men. Dennoch ist es, wie bereits bei der Modellbildung der HPS erwihnt, durchaus moglich und
auch iiblich Zahnstangen-Ritzel-Paarungen mit positionsabhiingig variabler Ubersetzung zu verwen-
den.
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Die zur Bildung der partiellen Differentiale notwendigen verallgemeinerten Koor-
dinaten sind bereits durch die Freiheitsgrade aus Abbildung 2.7 festgelegt als

q=[xz @xcr osLoc]” (2.46)

wobei xz die Position der Zahnstange und @xgr und @p;pc respektive die Win-
kel der Kugelumlaufmutter und der Rotorwelle sind. Danach ergeben sich durch
die Berechnungsvorschrift in Gleichung 2.1 die Bewegungsgleichungen der elektri-
schen Servolenkung zu

PLs

" . XZ
mgziz = —dziz—cps5—+CpsT—
lp7 IRZ
Xz 9kcr
—CKGT {.2 - — Fext (2.47)
'ker  'KGT

.. . Xz
JkerPxker = —dkeTPkGT + CKGT {— - (PKGT}
IKGT
—cg [ig9xor — irPBLDC] (2.48)

JprpcPsrpc = —dpLpc®BLpe + CR [iRPKGT — PBLDC]
+TBLDC - (2.49)

Uberfiihrt man die Gleichungen 2.47 bis 2.49 in Matrix-Vektor Schreibweise, so
gelangt man zu der generischen Darstellung

Mj+Dj+Kg="h. (2.50)

Hierbei ist M die Massenmatrix, D die Ddmpfungsmatrix, K die Steifigkeitsmatrix
und 4 der von auBen auf das System wirkende verallgemeinerte Kraftvektor. Die
Komponenten der Matrizen und des Vektors ergeben sich dann zu

myz 0 0
M = 0 Jkor 0 ) (2.51)
| 0 0  Jppc |
[ d, 0 0 ]
D = 0 dggr 0 , (2.52)
| 0 0 dppc |
[ CDs | CKGT __CkGr. 0
i2 i2 iKGT
K = | —odr’ 2 _cxi (2.53)
= ~ixor CKGT +CRIgp —CRIR ) .
i 0 —CRIR CR
QLs g
h = |=Feps+cps— O Tppc| - (2.54)

IRZ
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Mit den Bewegungsgleichungen ist die Mechanik der elektromechanischen Servo-
lenkung nun vollstindig beschrieben. Zur Vervollstindigung muss das Modell je-
doch noch um die Dynamik der elektrischen Komponenten ergénzt werden. Dazu
wird den Bewegungsgleichungen der mechanischen Elemente noch die Differenti-
algleichung des elektrischen Antriebs hinzugefiigt.

Modellbildung des elektrischen Antriebs

Bei dem betrachteten System wird ein elektronisch kommutierter, biirstenloser Gleich-
strommotor (Synchronmaschine) mit Permanentmagnet-Rotor verwendet. Diese
Motoren lassen sich nach [Isermann, 2005] in einem vereinfachten Schaltplan (vgl.
Abbildung 2.8) darstellen. Die Pulsweitenmodulation und die mehrfache Wieder-
holung der Polpaare auf dem Umfang der Rotorwelle werden nicht modelliert, da
nur das dynamische Gesamtverhalten des Elektromotors fiir den spiteren Regler-
entwurf von Bedeutung ist.

1), R

- O

Abbildung 2.8: Vereinfachtes Schaltbild eines biirstenlosen Gleichstrommotors

Aus Abbildung 2.8 ldsst sich mit Hilfe der Maschenregel die Strom-Differen-
tialgleichung ableiten zu
dl
LE =—RlI—k,0+Us . (2.55)
Hierbei ist L die kombinierte Spuleninduktivitét, R der Wicklungswiderstand, &, die
Riickinduktions-Konstante und Uy die fiir den Motor zur Verfiigung stehende Span-
nung als StellgroBBe. Die Winkelgeschwindigkeit @ ist identisch mit der Rotorwin-
kelgeschwindigkeit ¢p;pc. Das durch das elektromagnetische Feld aufgebrachte
Moment errechnet sich dann geméaf

Terpc = kil (2.56)

das heif}t, dass das Motormoment {iber die Momentenkonstante k; direkt proportio-
nal zum Strom ist.
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Betrachtet man die Gleichung 2.55 etwas genauer, so stellt man schnell fest, dass
der Elektromotor sich ohne den Term —k,® wie ein reines PT;-Element® verhalten
wiirde. In der Tat wird bei vielen modellbasierten Regelungsansitzen die zeitverzo-
gernde Wirkung des Elektromotors durch ein PT;-Element approximiert. Die Riick-
induktion —k, wird in dieser Arbeit bei der Modellbildung jedoch berticksichtigt,
um ihren Einfluss auf die Lenkungsriickmeldung bei der Systemanalyse in Kapitel
3 untersuchen zu konnen.

Zustandsraummodell der elektromechanischen Servolenkung

Eine gesamthafte, fiir die lineare Zustandsregelung notwendige Darstellung der me-
chanischen und der elektrischen Differentialgleichungen des Modells erhdlt man
durch ein lineares Zustandsraummodell. Dieses Zustandsraummodell hat die Form

= Ax+Bu+Bud, (2.57)
Cx+Du. (2.58)

I I
|

Hierbei wird A als Dynamikmatrix, B, als Eingangsmatrix, B, als Storgrofenein-
gangsmatrix, C als Messmatrix und D als Durchgangsmatrix bezeichnet. Die Vek-
toren x, u und y sind analog dazu der Zustandsvektor, der StellgroBenvektor und
der Ausgangsvektor. Aus den mechanischen und elektrischen Systemgleichungen
erhilt man ein Zustandsraummodell, indem man jede Differentialgleichung n-ter
Ordnung in n Differentialgleichungen 1. Ordnung umwandelt. Da die elektrische
Differentialgleichung bereits 1. Ordnung ist, sind nur die Bewegungsgleichungen

umzuwandeln. Mit dem Zustandsvektor x = @ p 1 ] T oder ausgeschrieben

X1 = Xz, (2.59)
X2 = @kgr, (2.60)
X3 = @pLpC, (2.61)
X4 = Xz, (2.62)
Xs = @kcr , (2.63)
X6 = @BLDC ; (2.64)
x7 = 1 (2.65)

®Ein PT;-Element wird auch als Verzogerungsglied 1. Ordnung bezeichnet
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gelangt man zu der Zustandsgleichung

o O 0 o1 O O 0 -
X1 0O 0 O0]0 1 0 0 X1
) 0O 0 O0]0 O 1 0 X2
X3 kit ko 0 |dyp O 0 0 X3
X4 = x4 |+
s koy kxp k3| O dpp O 0 Xs
3?6 0 k3 k3| O 0 ds3 Jsiﬁ X6

- x7 - k R - x7 -

— 60 0 0]0 O —F|-7 ~——
X ~ ~~ ~ X
A
[0 ] [0 0
0 0 0
0 0 0 P
1 c ext
0 Us + Cmz iRansiz ) |: OLs :| ’ (2.66)
0 U 0 0 ~—
0 0 0 d
7 L 0 0 |
W—/ N -~ J/
B, B,
mit der Ausgangsgleichung
]
X2
c c 3
Fror = |—52F 2T 05| | x| (2.67)
Yy 'kt 'KGT AR
- C X6
X7
L X7 ]
X

Dabei ist die Durchgangsmatrix D = 0, da der Steuereingang u nicht direkt auf den
Systemausgang y wirkt.

Die Blockmatrix A(4 : 6,1 : 3) der Dynamikmatrix A ist mit Hilfe der Massen-
matrix M und der Steifigkeitsmatrix K aus den Gleichungen 2.51 und 2.53 wie folgt
errechenbar:

kin kiz 0O
kyi ko ks | = —-M'K= (2.68)
0 k3 k33
_ DS _CKGT _CKGT 0
l%zmz i%(GTmZ IKGTMZ
__CKGT _ cKGT+CRik CRIR
IKGTIKGT JxkGr JkGr
0 CRIR CR

JBLDC JeLDC
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Analog dazu lésst sich die Blockmatrix A(4 : 6,4 : 6) der Dynamikmatrix A aus der
Massenmatrix M und der Dimpfungsmatrix D aus den Gleichungen 2.51 und 2.52
errechnen:

dy 0 0
0 dn O = M D= (2.69)
0 0 dn

d

— 0 0

d
0 —gker 0
d,
00—

Vereinfachtes Modell der elektromechanischen Servolenkung

Das zuvor hergeleitete Modell der elektromechanischen Servolenkung kann fiir den
Reglerentwurf weiter vereinfacht werden. Dazu soll angenommen werden, dass
der Riemen zwischen Rotorwelle und Kugelumlaufmutter unendlich steif ist. Eine
Veranschaulichung der Vereinfachung ist in Abbildung 2.9 dargestellt. Die Massen-

ext

‘]BLDC

Abbildung 2.9: Schematische Darstellung der APA-EPS fiir die Modellbildung auf
Basis eines unendlich steifen Riemens

triagheit der Kugelumlaufmutter wird in diesem Ansatz der Trigheit der Motorwelle
zugeschlagen. Die zuvor auf die Kugelumlaufmutter wirkenden Krifte aus dissipa-
tiven Anteilen und der Steifigkeit miissen entsprechend auf die zwei verbleibenden
Freiheitsgrade x, und ¢p; pc umgerechnet werden. Dies geschieht am Besten durch
die Anwendung der Ubersetzungsverhiltnisse aus den Gleichungen 2.40 und 2.41
auf die schon fiir das Dreimassenschwinger-Modell aufgestellten Gleichungen fiir
die kinetische und potentielle Energie sowie die verallgemeinerten Krifte 0, . aus
den Gleichungen 2.43, 2.44 und 2.45.
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Daraus folgt fiir die kinetische und potentielle Energie sowie die verallgemei-
nerten Krifte des vereinfachten Modells des EPS:

1 J , 1 ,
ro= [JBLDC + %1 D21 pe + =mziz | (2.70)
I% 2
7
2 2
1 X 1 X
V. = <cps [—._Z+§0LS] + S cker {—. z +M] , (271
2 IR7 2 IKGT IR
. d ,
Qvx = [—dziz—Feu, <_dBLDC - I:T) ¢roc+Terncl'. (2.72)

Hiermit lassen sich, erneut durch Anwendung der Lagrange’schen Gleichungen 2.
Art, die Bewegungsgleichungen des vereinfachten Modells angeben zu
PLs

.. . XZ
mzXz = —dziz—cps5— +cps—— +
'Rz 'Rz

CKGT {_ z PBLDC

s . :| - Fext ) (273)
IKGT IKGT IR

_ CKGT Xz (PBLDC] B
IR IKGT IR

J ®pLpc = {— +

d .
[dBLDC + %} ¢proc + TLpc - (2.74)

Die Modellgleichungen des Elektromotors 2.55 und 2.56 bleiben von der Vereinfa-
chung unberiihrt. Mit dem neuen Zustandsvektor

X1 Xz

b%) ®BLDC

x3 | = Xz (2.75)
X4 PBLDC

X5 1

ergibt sich die Zustandsgleichung der vereinfachten Beschreibung der EPS zu

X 0 0 1 0 0 x|
X 0 0 0 1 0 X
'2 _ DS _CKGT _CKGT _dz 0 z
X3 = itmz  itormz  IKGTIRM: m; X3
X4 CKGT _ CKGT 0 _dpipc _ dker ke X4
; ixkgTirJ™* ilze‘l* J* irJ* J*
X5 0 0 0 ke —RLY
N—— L L L | >—
X X

A
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0 0 0
0 0 0 F
1 cpS ext
+10 | Us + my  Tremy [ oL ] , (2.76)
0 u 0 0 -~
1 0 0 d
B, B,
mit der Ausgangsgleichung
X1
c c "2
Fror = | — 2l KT 05 | x5 | - 2.77)
T lKGT l[iGTlR U1 xy
C X5
X

Dabei ist die Durchgangsmatrix D = 0, da der Steuereingang u natiirlich auch beim
vereinfachten Modell nicht direkt auf den Systemausgang y wirkt.

Modell der elektromechanischen Servolenkung fiir den Systemvergleich

Fiir die Systemanalyse wird das Modell der elektromechanischen Servolenkung auf
einen Einmassenschwinger reduziert. Dazu wird angenommen, dass der Riemen
zwischen Rotorwelle und Kugelumlaufmutter und das Kugelumlaufgetriebe unend-
lich steif sind. Eine Veranschaulichung der Vereinfachung ist in Abbildung 2.10
gegeben. Die Massentrigheiten der Kugelumlaufmutter und der Rotorwelle wer-

F

ext

‘]BLDC

Abbildung 2.10: Schematische Darstellung der APA-EPS fiir die Modellbildung
auf Basis eines unendlich steifen Riemens und Kugelumlaufgetriebes

den in diesem Ansatz der Trigheit der Zahnstange zugeschlagen. Die zuvor auf die
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Kugelumlaufmutter und die Rotorwelle wirkenden Krifte aus dissipativen Anteilen
des Systems und der elektromagnetischen Kraft des Motors miissen entsprechend
auf den einen verbleibenden Freiheitsgrad x, umgerechnet werden. Dies geschieht
am Besten durch die Anwendung der Ubersetzungsverhiltnisse aus den Gleichun-
gen 2.40 und 2.41 auf die schon fiir das Dreimassenschwinger-Modell aufgestellten
Gleichungen fiir die kinetische und potentielle Energie sowie die verallgemeinerten
Krifte QNK aus den Gleichungen 2.43, 2.44 und 2.45.

Daraus folgt fiir die kinetische und potentielle Energie, sowie die verallgemei-
nerten Krifte des Einmassenschwinger-Modells des EPS

1 i 1 _
r = 3 [JBLDC A+ ker +mz] i, (2.78)
R 'kGr 'kGr
mV;
1 Xz 2
V = 5CDs | T +Qs| (2.79)
IRz
d d i i
Onk = — [dz  cReL | TALDC R] iz — Foxt + ——Tgrpe. (2.80)
IKGT IKGT IKGT
4

Hiermit lésst sich, erneut durch Anwendung der Lagrange’schen Gleichungen 2.
Art, die Bewegungsgleichung des Einmassenschwinger-Modells angeben zu
X i
myXz +dziz + CDS.z_Z — —Fou+ —Tpipc + CDS% . (2.81)
ipy IKGT IRZ
Die Modellgleichungen des Elektromotors 2.55 geht unter Verwendung der Ge-

samtiibersetzung in
dl ]
LY — _RI— k-2, 4 U (2.82)
dt IKGT
iiber, wiahrend die Momentengleichung fiir das elektromagnetische Unterstiitzungs-

moment

TLpc = kil (2.83)

erhalten bleibt. Eine Darstellung des Systems im Zustandsraummodell ist fiir die
weitere Verwendung der Gleichung nicht notwendig.

2.3 Nichtlineare Erweiterungen

Die wichtigste nichtlineare Erweiterung der Modelle stellt eine geeignete Beschrei-
bung der Reibung eines Lenksystems dar. In der Literatur lassen sich zahlreiche
Modelle zur moglichst genauen Darstellung oder zur Erfassung der auf den Anwen-
dungsfall zugeschnittenen Reibzustdnde finden (vgl. [Henrichfreise, 1997], [Wohn-
haas, 1994], [Klotzbach und Henrichfreise, 2002], [Post, 1995] und [Loiza und Zar-
decki, 2002]). Nach [Wohnhaas, 1994] ist die trockene Reibung besonders bei der
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Fiihrungsanregung als wesentliche nichtlineare Komponente zu sehen. Ebenfalls
gilt nach [Wohnhaas, 1994], dass der Betrag der Reibkrifte einer Zahnstangenlen-
kung im Falle einer Storkraftanregung kaum lastabhéngig ist. Dies wird auch durch
die Arbeit von [Post, 1995] bestitigt.

Die in dieser Arbeit verwendeten Modelle sollen insbesondere das Storiibertra-
gungsverhalten von hydraulischen und elektromechanischen Lenksystemen richtig
wiedergeben. Da der Literatur zu entnehmen ist (z.B. in [Pfeffer et al., 2008a], dass
insbesondere im Falle einer Storkraftanregung die Reibkraft relativ lastunabhingig
ist, wird in dieser Arbeit auch ein lastunabhingiger Modellierungsansatz gewihlt.
Die Reibung wird demnach durch den Ausdruck

2

Fr = Friyax - tanh (—XZ> (2.84)
Vo5

dargestellt, wobei Fg die aktuell an der Zahnstange wirkende trockene Reibung und

Frimax der Maximalwert der trockenen Reibung ist. Die Geschwindigkeit vgs, stellt

die Geschwindigkeit dar, bei der 95% des Maximalwerts der Reibung erreicht sind.
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Abbildung 2.11: Approximation der trockenen Reibung durch eine stetige Funktion

2.4 Modellparametrierung

Der Entwurf geeigneter Modelle stellt die Grundlage zur Analyse, Simulation und
zur Erstellung modellbasierter Regelungsansitze dar. Allerdings ist der Nutzen die-
ser Modelle ohne geeignete Parametrierung nur sehr eingeschriankt gegeben. Es
stellt sich also die Frage, welche Parameter fiir die eigentliche Aufgabe geeignet
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sind. Um diese Frage zu beantworten, muss man die Parameter der Modelle in
scharfe und unscharfe Werte unterscheiden. Als scharfe Werte werden in diesem
Kontext die Parameter bezeichnet, die direkt aus der Geometrie und den verwende-
ten Werkstoffen der jeweiligen Komponente ableitbar sind. Solche Parameter sind
z.B. die Masse der Zahnstange my, die Massentrigheitsmomente Jxgr und Jppc,
sowie die Ubersetzungsverh'ziltnisse irz, ixgr und ig. Als unscharfe Werte sollen
hier die Parameter bezeichnet werden, die mit groBer Streuung belegt sind oder
abhingig von den aktuellen Umweltbedingungen schwanken konnen. Dies sind
vor allem die dissipativen Modellanteile zur Reibung und Dampfung. Daher macht
es wenig Sinn, genau ein Lenkgetriebe unter Laborbedingungen zu vermessen und
die Parameter des Modells auf genau dieses Lenkgetriebe anzupassen. In den fol-
genden Abschnitten wird die Herkunft der in dieser Arbeit verwendeten Parameter
erklart und deren Eignung fiir die jeweilige Aufgabe, wenn notwendig, anhand des
Vergleichs von Messungen und Simulationen belegt.

2.4.1 Parametrierung der mechanischen Eigenschaften der elek-
tromechanischen Servolenkung

Wie in der Einleitung bereits erklért, gehort ein erheblicher Anteil der hier verwen-
deten mechanischen Parameter zu den direkt aus der Geometrie und den Werkstof-
fen der jeweiligen Komponente ableitbaren Werten. Die nur unscharf erfassbaren
Parameter konnen jedoch auf Basis real ermittelter Durchschnittswerte der Mess-
groflendatenbank eines Lenkgetriebehersteller ermittelt werden. In der Tabelle 2.1
sind die ermittelten mechanischen Parameter mit ihren Formelzeichen, dem jewei-
ligen Wert, seiner Einheit und der entsprechenden Bedeutung dokumentiert. Die in

Parameter Wert Einheit Bedeutung
iRz 0,05844/2n | m/rad Ritzeliibersetzung
IKGT 0,007/2x m/rad | Ubersetzung Kugelumlauftrieb
iR 3,067 keine Riemeniibersetzung
mgz 3 kg Masse der Zahnstange
JxGr 7,95¢% kgm? Massentriagheitsmoment KGT
JBLDC 8, 9¢> kgm2 Massentridgheitsmoment Motor
cps 2,5 Nm/rad Steifigkeit des Drehstabs
CKGT 3,45¢° N/m Steifigkeit KGT
CR 1200 Nm/rad Steifigkeit des Riemens
dgcr 1e8 Ns/m Déampfung des KGT
dprpC 1 Nms/rad Dampfung Motor

Tabelle 2.1: Grundbedatung der Mechanik der EPS-Modelle

Tabelle 2.1 gegebenen Parameter sind jedoch nicht vollstindig, um die in Kapitel
2.2.2 vorgestellten mechanischen Modelle liickenlos zu bedaten. Es fehlt im We-
sentlichen der Ddmpfungsterm dz. Das Vorgehen zur Parametrierung dieser nichtli-
nearen Erweiterung der Modelle ist in der nachfolgenden Section 2.4.2 beschrieben.
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2.4.2 Beriicksichtigung der trockenen Reibung bei der Parame-
trierung der EPS

Der Dampfungsterm dz stellt eine nichtlineare Erweiterung des Modells im Sinne
der Gleichung 2.84 aus Kapitel 2.2.2 dar. Zur Parametrierung der Gleichung 2.84
wurde die Zahnstange eines passiven Lenkgetriebes, bei verschiedenen auf einem
Priifstand’ konstant eingeregelten Geschwindigkeiten, mit einem externen Aktor
durchgeschoben und die dazu notwendige Kraft gemessen. In Abbildung 2.12 ist
exemplarisch die Kraft iiber dem Zahnstangenweg fiir die Durchschiebegeschwin-
digkeiten v =5 mm/s und v = 10 mm/s dargestellt. Die geringen Durchschie-
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Abbildung 2.12: Messergebnisse zu den Durchschiebekriften

begeschwindigkeiten wurden gewihlt, um den Einfluss der viskosen Reibung am
Kugelumlaufgetriebe und dem Motor moglichst klein zu halten. Der verrausch-
te Verlauf der Messungen ist im Wesentlichen der Geschwindigkeitsregelung des
Priifstandes, sowie der Messtechnik zuzuschreiben. Die auf Basis der Messungen
aus Abbildung 2.12 ermittelten Parameter des Modells fiir die trockene Reibung
sind in Tabelle 2.2 festgehalten. Zur Evaluierung des Reibungsmodells wurden die

Parameter | Wert | Einheit Bedeutung
V95 5 mm/s | v bei 95% maximaler trockener Reibung
Frinax 250 N maximale trockene Reibung

Tabelle 2.2: Grundbedatung des nichtlinearen Reibungsmodells

"Lenksystempriifstand der Hochschule Miinchen. Eine Beschreibung des Priistands, sowie die
Spezifikation der Messtechnik ist in Anhang F gegeben.
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gewihlten Parameter aus Tabelle 2.2 in das Modell eingepflegt und mit den gere-
gelten Eingangsgrofien fiir die Durchschiebegeschwindigkeit am Priifstand beauf-
schlagt. Der Vergleich zwischen der simulierten und der gemessenen Kraft iiber
der Zeit ist in Abbildung 2.13 dargestellt. Aus Abbildung 2.13 ist ersichtlich, dass
die simulierten Kréfte um ca. 50 N von den am Priifstand gemessenen Kriften ab-
weichen. Das Simulationsergebnis wird dennoch als hinreichend genau angesehen,
da einerseits das in der Simulation nicht vorkommende Messrauschen das Ergebnis
des Vergleichs beeinflusst und andererseits es durchaus nicht uniiblich ist, dass die
trockene Reibung der Lenksysteme in einem Toleranzband von 100 N bis 150 N um
den Sollwert streut. Um zu iiberpriifen, ob der Anteil der viskosen Reibung aus dem
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Abbildung 2.13: Evaluierung des Reibmodells

Kugelumlauftrieb und der Motorwelle gemif3 Tabelle 2.1 im Zusammenspiel mit
der trockenen Reibung aus Gleichung 2.84 auch bei hoheren Zahnstangengeschwin-
digkeiten sinnvolle Ergebnisse erzeugt, wurde das Gesamtmodell mit den Eingangs-
groBen des Priifstands beaufschlagt. Der Vergleich zwischen den Simulationen und
den Priifstandsmessungen bei den Zahnstangengeschwindigkeiten v = 5 mm/s und
v =50 mm/s ist exemplarisch in Abbildung 2.14 gezeigt. Aus der oberen Dar-
stellung in Abbildung 2.14 ist ersichtlich, dass im Vergleich zur Abbildung 2.13
keine nennenswerten Unterschiede bestehen. In der unteren Darstellung aus Ab-
bildung 2.14 ist jedoch sehr deutlich der hohere Einfluss der viskosen Reibung des
Gesamtsystems ersichtlich, da sich das durchschnittliche Kraftniveau nun bei nahe-
zu 500 N befindet. Die starken Abweichungen zwischen dem Simulationsmodell
und der Messung bei 0 s, 3 5, 4 s und 7 s sind den plotzlichen Richtungsénderungen
zu den jeweiligen Zeitpunkten und den daraus resultierenden Auswirkungen auf die
Messtechnik zuzuschreiben. Daher gilt die Modellierungsgiite auch bei héheren
Geschwindigkeiten als hinreichend genau.
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Abbildung 2.14: Evaluierung des Reibmodells im Gesamtsystem

2.4.3 Parametrierung des BLDC-Motors der elektromechanischen
Servolenkung

Um die Parametrierung der Modelle der elektrischen Servolenkung abzuschlieB3en,
bleibt zuletzt noch die Bedatung des Modells des BLDC-Motors aus den Gleichun-
gen 2.55 und 2.56. Hierbei wurde, wie zuvor bei den mechanischen Parametern,
auf Angaben eines Systemherstellers zuriickgegriffen. Die entsprechenden Werte
sind in Tabelle 2.3 dokumentiert. Zur Validierung der Bedatung des Modells des

Parameter | Wert | Einheit Bedeutung
R 0,1333 | Ohm Widerstand
L 0,667 mH Induktivitat
ky 0,0581 | Nm/A Momentenkonstante
ke 0,0581 Vs Riickinduktionskonstante

Tabelle 2.3: Grundbedatung des BLDC-Motors

BLDC-Motors wurde dieses in einer einfachen Drehzahl-Momenten Regelkaska-
de umgesetzt und mit einem Fiihrungsgrofensprung beaufschlagt. Als Sprunghdhe
wurde dabei das maximal durch den Motor bereitstellbare Moment von 5,23 Nm
angenommen. Das Motormodell muss dann mit einer Zeitkonstante von T = 5 ms
auf das maximale Motormoment springen und gleichzeitig dabei die Nenndrehzahl
von 2000 U /min bei einem Nennstrom von 90 A erreichen. Die Sprungantwor-
ten fiir das Nennmoment, die Nenndrehzahl und den Nennstrom sind in Abbildung
2.15 gezeigt. Aus Abbildung 2.15 ist ersichtlich, dass das Modell des BLDC-
Motors die Sollanforderungen fiir das Sprungverhalten erfiillt. Dies bedeutet, dass
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Abbildung 2.15: Evaluierung des Motors im Teilmodell

das Zeitverhalten des Motors im Modell richtig abgebildet wird. Allerdings darf
man nicht verschweigen, dass zur Beriicksichtigung der lastabhiingigen Motorei-
genschaften das Modell erweitert werden muss. Hierzu kann das Motorkennfeld
des beriicksichtigten BLDC-Motors herangezogen werden.

Das lastabhiingig maximal durch den Motor bereitstellbare Moment ist abhidngig
von der Drehzahl und dem Motorstrom in Abbildung 2.16 dargestellt. Zur Evaluie-
rung des lastabhingigen Modells muss das Motorkennfeld in das Motormodell in-
tegriert werden. Dies ist insofern moglich, als die Eingangsgroen des Kennfeldes
in direkter Relation zu den Zustandsgrof3en des Elektromotors stehen. Der aus der
Differentialgleichung des Elektromotors 2.55 stammende Motorstrom wird, genau-
so wie die aus dem mechanischen Anteil des Motors stammende Rotorgeschwin-
digkeit, als EingangsgroBBe des Kennfeldes zuriickgekoppelt. Der Ausgangswert
des Kennfeldes kann dann als dynamische Saturierung der Fiihrungsgrofe fiir das
angeforderte Unterstiitzungsmoment verwendet werden. Zur einfacheren Darstel-
lung der Wirksamkeit dieser MaBBnahme kann man die simulierten Eigenschaften
des Elektromotors an drei diskreten Stiitzstellen fiir den Motorstrom untersuchen.
Um eine moglichst hohen Abdeckungsgrad fiir das Kennfeld sicher zu stellen, wur-
de der Maximalstrom, ein durchschnittlicher Stromwert und ein kleiner Wert fiir
den Strom gewihlt. Das Modell des Elektromotors wird dazu mit einer linear sin-
kenden Last bei gleichbleibend hoher Sollanforderung fiir das Wunschmoment be-
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Abbildung 2.16: Kennfeld des Elektromotors

aufschlagt. Die Simulationsergebnisse sind in Abbildung 2.17 im Vergleich zu den
jeweiligen Ausschnitten aus dem gemessenen Motorkennfeld aus Abbildung 2.16
dargestellt. Die Abbildung 2.17 zeigt, dass sich auf diesem Wege die Eigenschaften
des elektrischen Antriebs bei dieser globalen Betrachtungsebene hinreichend gut
modellieren lassen. Ungenauigkeiten entstehen nur bei sehr kleinen und duBerst
hohen Drehzahlen. Da in dieser Arbeit die Modellierungsunschirfe z.B. beziiglich
der Reibung weit iiber der bereits vorhandenen Abbildegenauigkeit des Elektromo-
tors liegt, miissen hierbei keine weiteren Verbesserungen vorgenommen werden.

2.4.4 Parametrierung des Modells der hydraulischen Servolen-
kung

Zum Abschluss der Bedatung der vorliegenden Modelle, miissen noch die Parame-
ter fiir die hydraulische Servolenkung hinsichtlich ihrer Eignung validiert werden.
Die rein mechanischen Parameter dieser Servolenkungsvariante, wie die Masse der
Zahnstange, ihre viskose Dimpfung, die Drehstabsteifigkeit, die Ritzeliibersetzung
und die Kolbenfliche lassen sich direkt aus den Entwurfsdaten ableiten. Die re-
levanten GroBen zur Parametrierung des hydraulischen Aktors, wie die hydrau-
lische Induktivitit, den Leckageverlust und den Durchfluss-Druck-Koeffizienten
wurden [Isermann, 2005] entnommen. Eine Zusammenfassung der damit vorge-
gebenen Parameter der hydraulischen Servolenkung ist in der Tabelle 2.4 gegeben.
Die nichtlineare Kennlinie der Durchflussverstirkung des Drehschieberventils Ky
wurde anhand von Messdaten einer vorhandenen hydraulische Servolenkung aus
dem Sportwagensegment abgeleitet. In Abbildung 2.18 ist zur Veranschaulichung
die Durchflussverstiarkung Ky iiber der Winkeldifferenz zwischen Ritzel und unterer
Lenkséule dargestellt. Die Winkeldifferenz steht damit in direkter Proportionalitéit
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Abbildung 2.17: Vergleich der gemessenen und der simulierten Kennlinie des Elek-
tromotors auf gleichem Stromniveau

zur an der Zahnstange anliegenden Unterstiitzungskraft.

Fiir den angedachten Verwendungszweck des Modells ist seine Aussagekraft ge-
geben, wenn die Korrelation zwischen Druckaufbau der Unterstiitzungseinheit und
Moment am Drehstab im Vergleich zwischen Modell und Realitét hinreichend stim-
mig ist und wenn die Absolutwerte des Drehstabmoments in den betrachteten Situa-
tionen hinreichend genau abgebildet werden. Zur Validierung des Modells wurde
daher auf Priifstandsmessungen einer hydraulischen Servolenkung zuriickgegriffen.
In Abbildung 2.19 ist dazu das Verhalten des Modells im Vergleich zu den ge-
nannten Priifstandsmessungen bei einer sinusoidalen Lenkbewegung bei einer Fre-
quenz von 0.01 Hz und einer Amplitude von 50° Lenkradwinkel dargestellt. Im
oberen Diagramm ist dazu bei aktiver Lenkkraftunterstiitzung der Vergleich zwi-

Parameter Wert Einheit Bedeutung

mgz 2,5 kg Masse der Zahnstange
dz 4,5¢° Ns/m viskose Dampfung
cps 2,5 Nm/rad Steifigkeit des Drehstabs
iRz 0,055/2m | m/rad Ritzeliibersetzung
A le™3 m? wirksame Kolbenfliche
Zf—g 2 34.2;;94 ’,’(i;sz hydraulische Induktivitt

Cioo le % Leckageverlust iiber Dichtung
Kc 6e~ 10 % Durchfluss-Druck-Koeffizient

Tabelle 2.4: Grundbedatung der hydraulischen Servolenkung
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Abbildung 2.18: Kennlinie der Durchflussverstirkung KV des Drehschieberventils
einer hydraulischen Servolenkung

schen dem Druckaufbau des Modells und der Messung gezeigt. Zur Auswertung
konnen beim Druckaufbau, durch die Messtechnik bedingt, nur die Halbschwin-
gungen mit richtungsgebunden positivem Vorzeichen herangezogen werden. Die
jeweilige Halbschwingung mit richtungsgebunden negativem Vorzeichen ist nicht
dargestellt. Daher muss zur Korrelation mit den dargestellten Momentenverldufen
das Diagramm des Druckaufbau gedanklich um eine halbe Periode verschoben und
an seiner Abszisse gespiegelt werden. Im mittleren Diagramm ist dazu das bei ak-
tiver Servounterstiitzung anliegende Moment am Drehstab ausgewertet. Im unteren
Diagramm wurde der Vergleich zwischen den Drehstabmomenten aus Messung und
Simulation mit abgeschalteter hydraulischer Unterstiitzung wiederholt, um auch ei-
ne Grundaussage iiber die Eignung der rein mechanischen Parameter machen zu
konnen. Wie Abbildung 2.19 zeigt, ist die Aussagekraft des Modells hinsichtlich
der Einhaltung der maximalen Amplituden und des Frequenzfolgeverhaltens sehr
gut. Verbesserungspotenziale gibt es noch in der Abbildung des Kraftverlaufs bei
Lenkrichtungswechsel iiber der Zeit. Da in dieser Arbeit jedoch vor allem das Fre-
quenzverhalten bei entsprechender Darstellung der Maximalwerte eine Rolle spielt,
gilt das Modell nach diesem Abgleich fiir niedrige Frequenzen als hinreichend ge-
nau validiert.

Zur Bewertung des Riickmeldeverhaltens ist jedoch auch die Aussagekraft des
Modells bei hoheren Frequenzen wichtig. Aus diesem Grund wurde analog zu Ab-
bildung 2.19 der Vergleich zwischen Messung und Simulation bei einer Lenkfre-
quenz von 2 Hz und einer gleichbleibenden Amplitude von 50° wiederholt und
in Abbildung 2.20 dargestellt. Die gewdihlte Anregung entspricht einer maxima-
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Abbildung 2.19: Vergleich des gemessenen und des simulierten Verhaltens der HPS
bei 0,01 Hz Lenkanregung

len Lenkradwinkelgeschwindigkeit von 628 °/s bei einer Durchschnittswinkelge-
schwindigkeit von 400 °/s. Diese Anregung entspricht den dynamischen Anfor-
derungen an ein Lenkgetriebe oberhalb des Komfortbereichs, jedoch unterhalb der
Maximalforderung. Daher ldsst sich iiber diesen Vergleich eine hinreichend genaue
Aussage liber die Genauigkeit des Modell im Arbeitsbereich bei hoheren und ho-
hen Lenkfrequenzen treffen. In Abbildung 2.20 erkennt man im oberen Zeitschrieb,
dass die Modellierung des Druckaufbaus der HPS in ihren Maximalwerten gute
Ubereinstimmungen ergibt. In der Messung ist jedoch zwischen den dominanten
Schwingungen eine Oberwelle zu erkennen, die durch das Modell nicht wiederge-
geben wird. Dieser Effekt ist zeitlich genau dort zu finden, wo die untere Halb-
schwingung nicht dargestellt ist. Wegen des geringen Betrags diese Oberschwing-
ung und der daraus resultierenden geringen Bedeutung fiir die Maximalwerte der
Riickmeldung, kann dieser Effekt jedoch in der weiteren Betrachtung vernachlissigt
werden.

Die im mittleren und unteren Diagramm von Abbildung 2.20 dargestellten Ver-
laufe des Drehstabmoments bei aktiver und inaktiver Servounterstiitzung sind in
ithrer Giite auf gleichem Niveau wie ihre korrespondierenden Verldaufe aus Abbil-
dung 2.19 bei niedrigen Frequenzen. Auch hier sind Frequenzfolgeverhalten und
Amplitudentreue des Modells gegeben. Auf dieser Grundlage kann das Modell der
hydraulischen Servolenkung und ihre hier verwendeten Parameter als fiir den Ver-
wendungszweck hinreichend genau bestétigt werden.
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Abbildung 2.20: Vergleich des gemessenen und des simulierten Verhaltens der HPS
bei 2 Hz Lenkanregung



KAPITEL 3. SYSTEMANALYSE 48

Kapitel 3

Systemanalyse

In diesem Kapitel werden die hydraulische und die elektromechanische Servolen-
kung hinsichtlich ihrer riickmeldungsrelevanten Eigenschaften analysiert. Dazu
wird zunéchst der rein mechanische Einfluss beider Systeme betrachtet, dies er-
folgt mit Hilfe der jeweiligen Ubertragungsfunktionen. AnschlieBend erfolgt eine
Bewertung der Auswirkung der hydraulischen und der elektromechanischen Ser-
vounterstiitzung auf die Lenkungsriickmeldung. In diesem Kontext wird eine These
abgeleitet, die als Grundgedanke des in dieser Arbeit vorgestellten Regelungsan-
satzes dient. AbschlieBend wird das Thema Stabilitdt und Robustheit des aus der
These resultierenden Ansatzes kurz betrachtet.

3.1 Identifikation der dominanten Eigenschaften zur
Reduktion der Riickmeldung bei elektromecha-
nischen Servolenkungen

In diesem Abschnitt werden die Systemparameter identifiziert, welche fiir die Riick-
meldung von Lenksystemen dominate Eigenschaften haben. Die Nutz- und Storin-
formationen der Lenkungsriickmeldung werden im Storiibertragungspfad der Lenk-
systeme an den Fahrer iibermittelt. Da die hydraulische Servolenkung bereits iiber
eine mehr als befriedigende Riickmeldung verfiigt, wird diese zum Vergleich mit
der elektromechanischer Lenkung als Referenz herangezogen. Im Folgenden wird
zunichst die Storiibertragungsfunktion der mechanischen Komponenten einer hy-
draulischen und einer elektromechanischen Servolenkung untersucht, bevor auf die
spezifischen Eigenschaften der eigentlichen hydraulischen bzw. elektromechani-
schen Aktoren eingegangen wird.

Storiibertragungsfunktion der mechanischen Komponenten einer hydraulischen
Servolenkung

Als Ausgangspunkt fiir die Analyse wird die Bewegungsgleichung der hydrauli-
schen Servolenkung 2.10 herangezogen und an dieser Stelle der Einfachheit halber
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noch einmal genannt

. . Xz PLs
mziz = —dzxz — cps—m— +¢ps—— — Fext + Fhyar - (3.1)

'Rz 'Rz
Um ein schwingungsfihiges, rein mechanisches System zu erhalten, wird die
Lenksdule als starr eingespannt angenommen und die Unterstiitzungskraft £y, zu

“Null”gesetzt. Dadurch folgt aus Gleichung 3.1

" . X7
mziz = —dzxz — cps7— — Fext - (3.2)

IRz

Nach Anwendung der Laplace Transformation (vgl. [Papula, 2000], [Bronstein et al.,
2001]) am Arbeitspunkt [xz (0),xz(0)] = 0 folgt die Storiibertragungsfunktion der
hydraulischen Servolenkung zu

2

kz
DS
Garls) = 228 _ b . (3.3)
Fext (S) lRZmZ S2 + ledZ s + 1

¢DS CDS
N—— ——
77 T

Dabei beschreibt G;x(s) die Auswirkungen einer externen Kraft F,,, auf die Positi-
on der Zahnstange im Frequenzbereich. Rechnet man durch den Ausdruck

Mps = ——xz (3.4)

die Storiibertragungsfunktion Gyx(s) aus Gleichung 3.3 in die Storiibertragungs-
funktion GyM (s) mit dem Drehstabmoment als AusgangsgroBe um, so erhélt man
die Funktion

iR7
M,
GaM(s) = MsB) _ _ 5 B (3.5)
Feals) —ikgmz o | ez

CDS CDS
—— ——
7 T

Man erhilt ein Verzogerungsglied 2. Ordnung, welches sich leicht interpretieren
lasst.

Im Allgemeinen sind Lenksysteme auf einen hohen Wirkungsgrad ausgelegt.
Daher kann man annehmen, dass das DampfungsmaR § in der Regel kleiner 1 ist. In
Analogie zum allgemeinen Einmassenschwinger folgt daraus fiir die ungeddmpfte
Eigenfrequenz @y und die Dampfungsrate { der Mechanik einer hydraulischen Ser-

volenkung
1 CDS I Jeps
_ L [es 1 Jeps 36
@o T i2,mz igz\ mz G0
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- T1 . iRZdZ . dZ
§ = s =5 F——=irzy (3.7)
2T2 2\ /Mz7CDS 2\ /MzCDS

Storiibertragungsfunktion der mechanischen Komponenten einer elektrome-
chanischen Servolenkung

Bei der Bestimmung der Storiibertragungsfunktion der elektromechanischen Ser-
volenkung wird analog zu dem Verfahren zur Bestimmung der Storiibertragungs-
funktion der hydraulischen Servolenkung vorgegangen. Als Ausgangspunkt fiir die
Analyse wird die Bewegungsgleichung der elektrischen Servolenkung 2.81 heran-
gezogen und an dieser Stelle der Einfachheit halber ebenfalls noch einmal genannt

" : Xz IR Prs
mziz +dziz +cps5— = —Feu + ——TpLDC + CD5~— - (3.8)
lp7 IKGT IRZ
Um ein schwingungsfihiges, rein mechanisches System zu erhalten, wird die Lenk-
sdule als starr eingespannt angenommen und das Unterstiitzungsmoment 7p; pc zu
“Null” gesetzt. Dadurch folgt aus Gleichung 3.8

X
m}x‘Z + dEXZ + CDSiz_Z = —Feox . (39)
RZ

Wegen der starken Ahnlichkeit der Gleichungsstruktur von 3.9 und 3.2 wird nach-
folgend direkt die Storiibertragung von Kriften an der Zahnstange zum Drehstab-
moment ohne die Ausfiihrung weiterer Zwischenschritte angegeben:

IRZ
M
GaM(s) = psts) _ _ 2 K2.2 . : (3.10)

CDS CDS
N—— N——
77 T
Daraus folgt erneut in Analogie zum allgemeinen Ein-Massen-Schwinger fiir die

ungedimpfte Eigenfrequenz @y und die Dampfungsrate { der Mechanik einer elek-
tromechanischen Servolenkung

1 1
o = = far = 2 (1D
2 'RzMz Rz Y Mz
T iRz d d;
¢ = Lo Y7 g, 2 (3.12)

RZ .
2\ / m}cDS

Ein Vergleich der Ausdriicke in den Gleichungen 3.6 und 3.11, sowie 3.7 und
3.12 zeigt sofort die Strukturdhnlichkeit der beiden mechanischen Systeme. Aus
den Gleichungen 3.5 und 3.10 ist zusétzlich abzulesen, dass die Grundverstdrkungen
der Storiibertragungsfunktionen mit K, = igz fiir beide Systeme identisch sind.
Dem zur Folge sind die prinzipiellen parametrischen Zusammenhinge auch gleich.

2_T2 B 2 m}cDS
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Der Frequenzinhalt der Storiibertragungsfunktion ist in diesem einfachen linea-
ren Vergleich fiir beide Systeme abhingig von der ungeddmpften Eigenfrequenz
@y und der Dampfungsrate {. Dies bedeutet, dass rein mechanisch iiber die Pa-
rameter cps, irz, mz, my, sowie dz und d; Einfluss auf den Frequenzinhalt der
Storiibertragung genommen werden kann. In den Gleichungen 3.1 bis 3.12 kom-
men unveridndert nur die Drehstabsteifigkeit cpg und das Ubersetzungsverh'eiltnis iRz
vor. Zusitzlich ist es innerhalb schmaler Grenzen am ehesten moglich die Steifig-
keit des Drehstabs cpg und/oder das Ubersetzungsverhiltnis igz zu variieren. Im
Folgenden wird daher zunéchst die Variation dieser Parameter besprochen, bevor
der Einfluss der verbleibenden Parameter diskutiert wird.

Aus den Gleichungen 3.6 und 3.11 ist ersichtlich, dass sich die ungedimpfte
Eigenfrequenz @y reziprok mit dem Ubersetzungsverhiltnis zwischen Ritzel und
Zahnstange igz dndert. Gleichzeitig zeigen die Gleichungen 3.7 und 3.12, dass
sich dabei die Ddmpfungsrate in einem linearen Verhéltnis anpasst. Wird also igz
reduziert, so verschiebt sich die Eigenfrequenz des Systems in Richtung hoherer
Werte und das Ddmpfungsmal} wird reduziert. Die Anwendung des Anfangswert-
satzes der Laplacetransformation auf die Gleichungen 3.5 und 3.10 ergibt jedoch,
dass eine Anderung des Ubersetzungsverhiltnisses igz in die Grundverstirkung der
Storiibertragung K> mit dem Faktor igz eingeht. Eine Verkleinerung von igz hat
also auch eine Reduktion des Betrags der Riickmeldung bei kleinen Frequenzen zur
Folge. Unter Umstdnden kann diese dann unterhalb der Wahrnehmungsschwelle
des Menschen liegen.

Dem hingegen verhalten sich die Eigenfrequenz @y und die Dampfungsrate {
bei einer Verinderung von cpg umgekehrt proportional zum Verhalten bei einer An-
derung von igz. AuBerdem gehen Anderungen der Drehstabsteifigkeit immer nur
mit dem Faktor ,/cpg in die betrachteten Gleichungen ein. Es ist also im Verhiltnis
zu igz eine im Quadrat groBere Anderung der Drehstabsteifigkeit notwendig, um
die gleichen Effekte zu erzielen. Trotzdem fiihrt eine Erhohung der Drehstabstei-
figkeit natiirlich zu einer Verschiebung der Eigenfrequenz @y in Richtung hoherer
Frequenzen und zu einer Reduktion des DiampfungsmaBes {. Die Grundverstir-
kung bleibt bei @ = 0 durch eine Anderung der Drehstabsteifigkeit cpg unverindert.

Wie Eingangs erwihnt besteht prinzipiell auch die Moglichkeit, den Frequenz-
gang der Storiibertragung direkt iiber die Trigheiten mz und m7, sowie die Dampf-
ungsterme dz und d; zu beeinflussen.

Dabei fiihrt nach den Gleichungen 3.6 und 3.11, sowie 3.7 und 3.12 eine Re-
duktion der Masse mz oder m, zu einer Erhohung der Eigenfrequenz @y bei gleich-
zeitiger Erhohung der Dampfungsrate . Allerdings muss dabei beachtet werden,
dass bei elektromechanischen Servolenkungen in achsparalleler Bauweise die Er-

satzmasse 5

my = |JBLDC 21 +Jker 21 +mz (3.13)

'kt 'kt
ist. Die Tragweite dieses Zusammenhangs wird umso eindeutiger, wenn man Glei-
chung 3.13 mit realistischen Ubersetzungsverhiltnissen und Trigheitsmomenten
der Komponenten auswertet. Dabei ergeben sich fiir den Vergleich der Systeme
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Verhiltnisse von m} = 400...900-mz. Dies bedeutet, dass systemimmanent die
Eigenfrequenz @y der Mechanik einer elektromechanischer Servolenkung um den
Faktor 20 bis 30 geringer ist, als bei einem vergleichbaren hydraulischem System.

Die Dampfungsterme dz und d;; haben nach Gleichung 3.7 und 3.12 einen linea-
ren Einfluss auf die Ddmpfungsrate ¢. Eine Erhohung/Verringerung von dz bzw. d;,
hat also auch eine direkt proportionale Erhohung/Verringerung der Dampfungsrate
¢ zur Folge. Wie zuvor bei der Ersatzmasse m}, muss aber auch hier beachtet wer-
den, dass die Ersatzdimpfung der elektromechanischen Servolenkung

dkcr | dpLDCIR

dy = |dz+——+— (3.14)
IKGT IKGT

ist. Damit sind die Auswirkungen auf die Dampfungsrate { nicht allgemein quan-
titativ zu belegen. Inwieweit sich also die Ddmpfungsrate { bei einer elektrischen
Servolenkung gegeniiber einer vergleichbaren hydraulischen Lenkung @ndert hiingt

o
\/;_} ab. )

Die voranstehend erlduterten Uberlegungen haben gezeigt, dass die Parameter
cps und igz dazu geeignet sind, das Ubertragungsverhalten sowohl der hydrauli-
schen als auch der elektromechanischen Servolenkung zu beeinflussen und dass
die verminderte Riickmeldung bei elektromechanischen Lenksystemen in achspar-
alleler Ausfiithrung bei der Betrachtung der rein mechanischen Komponenten im
Wesentlichen auf die stark erhohte Massentridgheit zuriickzufiihren ist. Weiterhin
konnte gezeigt werden, dass die rein mechanischen Parameter nicht ausreichend
Spielraum bieten, um die Riickmeldung einer elektromechanischen Servolenkung
auf das volle Frequenzband der Nutzinformationen zu erweitern. Unberiicksichtigt
blieben in diesem Vergleich die Rolle der hydraulischen bzw. elektrischen Aktoren.
Der Beantwortung dieser Frage widmet sich der nédchste Abschnitt.

vom Verhiltnis

Storiibertragungsfunktionen der elektromechanischen und hydraulischen Ser-
volenkungen

Das Storiibertragungsverhalten der elektromechanischen und der hydraulischen Ser-
volenkung unter Beriicksichtigung ihrer jeweiligen Aktoren lisst sich, wegen der
damit verbundenen Erhohung der Systemordnung, nicht mehr anschaulich durch
das Auswerten der analytischen Reprisentationen ihrer Storiibertragungsfunktionen
behandeln. Aus diesem Grund wird zur Auswertung ihres Ubertragungsverhaltens
auf die numerische Simulation zuriickgegriffen.

Als Basis fiir die Untersuchungen dienen das vereinfachte Modell der elektro-
mechanischen Servolenkung aus Gleichung 2.76 und das Modell der hydraulischen
Servolenkung aus Gleichung 2.34 mit ihren jeweiligen nichtlinearen Erweiterungen
zur Beriicksichtigung der Reibung. Das Modell der elektromechanischen Servolen-
kung wurde so parametriert, dass innerhalb der technisch moglichen und realisti-
schen Grenzen die Riickmeldung maximal wird. Die genannten Systemgleichungen
sind mit Hilfe des Simulationswerkzeugs Matlab/Simulink in entsprechende Simu-
lationsmodelle umgesetzt worden. Ziel ist es, die Storiibertragungsfunktionen ge-
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eignet zu approximieren. Dazu wird beiden Systemen eine externe Stérung in Form
eines Sinus-Sweep im Frequenzbereich von 0 bis 30 Hz mit einer Amplitude von
500 N aufgeprigt und die entsprechende Drehstabmomentenantwort aufgezeichnet.
Uber den Quotienten des Kreuzleistungsdichte- und des Leistungsdichtespektrums
}ﬁ4d und,Pyd

)=

des Eingangs- und Ausgangssignals d = F,y; und M = Mpg lésst sich die Storiiber-
tragungsfunktion relativ genau ermitteln (vgl. Kapitel 5.2.4, [Hayes, 1996], [Stoica
und Moses, 1997], [Welch, 1967]). Matlab®) bietet zur Auswertung der Gleichung
3.15 die Funktion tfestimate (vgl. [MathWorks, 1992a], [MathWorks, 1992b]). Da-
mit ldsst sich der Frequenzgang der Storiibertragung der beiden Simulationsmodelle
berechnen und anschlieBend zur Interpretation in einem Bode-Diagramm darstellen.

Zunichst wird das Verhalten der Systeme unter Einbeziehung der Hydraulik
bzw. des Elektromotors ohne die Anforderung einer Unterstiitzungskraft betrach-
tet. Beide Systeme befinden sich also in einem passiven Zustand. Das Ergebnis
der Simulationen ist in einem Vergleich der Frequenzginge der Storiibertragung
fiir die elektromechanische und die hydraulische Servolenkung mit inaktiver Akto-
rik in Abbildung 3.1 gezeigt. Neben den mechanischen Eigenschaften der beiden

(3.15)

Bode Plot — Frequenzgang
20 : ————
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Abbildung 3.1: Vergleich der Frequenzginge der Storiibertragungsfunktionen der
HPS und der EPS mit inaktiver Aktorik

Lenksysteme sind nun auch die aus der Aktorik stammenden Effekte und die nicht-
lineare Reibung beriicksichtigt. Es zeigt sich, dass auch unter Einbeziehung der hy-
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draulischen und elektrischen Komponenten der starke Tiefpassfilter-Charakter der
elektromechanischen Servolenkung erhalten bleibt. Die nichtlineare Reibung hat
einen nicht zu vernachlidssigenden Einfluss auf die Absolutwerte der Riickmeldung
und senkt die Phase gegeniiber den reibungsfreien Modellen leicht ab. Dies ist
anhand eines Vergleichs der Frequenzginge der elektromechanischen und der hy-
draulischen Servolenkung mit inaktiver Aktorik in Abbildung C.1 im Anhang C
gezeigt. Die zuvor auf Basis der rein mechanischen Storiibertragungsfunktionen
der Systeme getroffenen Aussagen bleiben aber qualitativ unveridndert.

Zur Vervollstindigung der Untersuchungen zur Storiibertragung bei elektrome-
chanischen und hydraulischen Lenksystemen werden abschlieBend beide Systeme
bei aktiver Unterstiitzung betrachtet. Fiir die hydraulische Servolenkung wird dabei
das Modell aus Gleichung 2.39 verwendet. Fiir die elektromechanische Servolen-
kung wird das Modell aus Gleichung 2.76 mit einem einfachen PI-Regler realisiert.
Dabei wird als FithrungsgroBe das Motormoment 7p; pc gewdhlt. Dieses Vorgehen
entspricht der bei der Kennfeldregelung elektromechanischer Lenksysteme iiblichen
Realisierung. Die Kennlinien fiir die Basisunterstiitzung und die mechanischen Pa-
rameter der Systeme sind in gleichen Bauteilen fiir die hydraulische und die elektro-
mechanische Servolenkung identisch gewéhlt, um das Simulationsergebnis nicht zu
verfélschen. Beide Modelle werden um einen entsprechend angepassten nichtlinea-
ren Reibungsterm ergédnzt. Die Ergebnisse der Simulationen sind in Abbildung 3.2
in einem Bode-Diagramm gezeigt. Zum Vergleich sind dabei die Frequenzgéinge
bei passiv geschalteten Aktoren analog der Abbildung 3.1 erneut dargestellt.

Bode Plot — Frequenzgang —

20 T
a 10 e e e e o mm mm mm mm m mm e e e e e e mm e e e mm e e -
A=)
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r — EPS passiV
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= EPS aktiv
_2G 1
10°

-50

-100
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10° 10"
Frequenz (Hz)

Abbildung 3.2: Vergleich der Frequenzginge der Storiibertragungsfunktionen der
HPS und der EPS mit inaktiver und aktiver Aktorik
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Anhand der Verldufe im Betragsgang erkennt man deutlich, dass auch bei ak-
tiver Unterstiitzungskraft der wesentliche Trend beziiglich der Eckfrequenzen von
HPS und EPS erhalten bleibt. Die Absolutwerte der Riickmeldung sind dabei in ei-
nem weiten Frequenzbereich niedriger als bei den inaktiven Systemen. Lediglich im
Resonanzbereich der aktiven elektromechanischen Servolenkung liegt der Betrags-
gang leicht oberhalb des Betragsgangs des Systems bei inaktiver Aktorik und auch
oberhalb des Betragsgangs der aktiven hydraulischen Servolenkung. Die nichtli-
neare Reibung fiihrt, wie bei den passiven Systemen, zu einer leichten Absenkung
der Absolutwerte im Betragsgang. Die Abweichungen sind aber, insbesondere bei
der elektromechanischen Servolenkung, geringer als bei den passiven Systemen,
wie Abbildung C.2 in Anhang C zeigt. Die Eckfrequenz der Storiibertragung der
elektromechanischen Servolenkung verschiebt sich zwar weiter in Richtung héherer
Frequenzen, bleibt aber dennoch unterhalb von 10 Hz. Da die Grenzfrequenz! der
Nutzinformationen im Storiibertragungspfad nach [Brunn und Harrer, 2004] bei ca.
15 Hz liegt, kann mit dieser Art der Regelung einer elektromechanischen Servolen-
kung nicht das vollstandige Frequenzband an Nutzinformationen erschlossen wer-
den.

Im Abschnitt 2.2.1 wurde gezeigt, dass die hydraulische Servolenkung durch ih-
re Bauart bedingt liber einen P-Regler verfiigt. Dieser Reglertyp ist hinreichend und
notwendig, um mit einer HPS ein Fiihrungs- und Storgrofentibertragungsverhalten
zu realisieren, welches vom Kunden nicht nur akzeptiert, sondern auch geschitzt
wird. GroBartige Anderungen an der Reglerstruktur sind bei hydraulischen Lenk-
systemen also weder wiinschenswert noch notwendig. Daraus kann der Schluss ge-
zogen werden, dass die wiinschenswerten haptischen Eigenschaften der HPS nicht
durch die Komplexitit ihres Reglers bestimmt werden, sondern eine Struktureigen-
schaft der hydraulischen Servolenkung sind.

Bei der elektromechanischen Servolenkung ist durch die Verwendung eines Steu-
ergerits eine weit groflere Anzahl an Reglern realisierbar. Im Prinzip lésst sich bei
der EPS das volle Potenzial der digitalen Regelungstechnik ausschopfen. Dennoch
ist es bislang nicht gelungen, elektromechanischen Lenksystemen ein authentisches,
der HPS idhnliches, Lenkgefiihl aufzuprigen. Wiinschenswerte haptische und pas-
sive Eigenschaften der Systeme werden stattdessen durch komplexe Funktionen
kiinstlich erzeugt, weniger wiinschenswerte Eigenschaften werden symptomatisch
durch neue Module bekdmpft.

Es konnte gezeigt werden, dass der Frequenzgang des riickmeldungsrelevanten
Storiibertragungspfades der aktiven und inaktiven hydraulischen und elektromecha-
nischen Servolenkung durch die Struktur der Mechanik dominiert wird. Die Eigen-
schaften der hydraulischen und elektrischen Komponenten spielen fiir den Vergleich
eine untergeordnete Rolle. Bei ausreichender Dimensionierung sorgen sie lediglich
fiir eine leicht stiarkere Beddmpfung der Systeme im passiven Zustand und fiir einen
Zeitverzug bei der Vorgabe einer Unterstiitzungskraft. Weiterhin konnte gezeigt
werden, dass bei elektromechanischen Lenksystemen die Regelungstechnik groflen
Einfluss auf die Storiibertragung hat, ihre Potenziale jedoch noch nicht ausgeschopft

'Die Grenzfrequenz der Nutzinformationen ist in Abbildung 4.1 in Kapitel 4.2 beschrieben.
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sind. Klassische Regler, die ein hohes Mal3 an Stérgrolenunterdriickung anstreben,
sind fiir elektromechanische Lenksysteme nicht zielfiihrend. Auch die Komplexitit
eines Regler ist, wenn man die hydraulische Servolenkung zugrunde legt, nicht
ausschlaggebend. Vielmehr sollte ein Regelungsansatz gewéhlt werden, welcher
ein gutes Fiihrungsiibertragungsverhalten bietet und dabei gleichzeitig die Struk-
tureigenschaften der hydraulischen Servolenkung im Storgrofeniibertragungspfad
nachahmt.

These Wenn es gelingt, durch einen geeigneten Regler und eine geeignete Anderung
der Reglerstruktur einer elektromechanischen Servolenkung die Systemtrigheit
der EPS sowohl im Fiihrungs- als auch im Storgrofieniibertragungspfad zu
kompensieren, so wird sich eine EPS systemimmanent haptisch dhnlich oder
im Idealfall identisch einer hydraulischen Servolenkung verhalten.

Den vorangegangenen Ausfiihrungen und der These entsprechend sind sich die
hydraulische und die elektromechanische Servolenkung strukturdhnlich, wenn die
Systemtragheit des Unterstiitzungsgetriebes die Informationsiibertragung fiir die
Riickmeldung nicht behindert und wenn die Unterstiitzungskraft direkt auf die Zahn-
stange wirkt. Dazu muss zu jedem Zeitpunkt die Kraft zwischen Zahnstange und
Kugelumlaufgetriebe bekannt sein und als Regelgrofe festgelegt werden. In die-
sem Fall wird in einem quasistationdren Fahrzustand, in dem sich die Unterstiitz-
ungskraftanforderung nicht dndern muss, bei einer externen Anregung das Un-
terstiitzungsgetriebe der genannten Anregung ausweichen. Als Folge werden dem
Fahrer riickmeldungsrelevante Informationen bereitgestellt, die ansonsten durch die
Systemtrigheit der EPS unter die menschliche Wahrnehmungsschwelle fallen wiir-
den.

Die folgenden Abschnitte und Kapitel widmen sich der Umsetzung der oben
genannten These in einen Regelungsansatz und dem Vergleich mit bestehenden
Ansitzen zur Regelung elektromechanischer Lenksysteme.

3.2 Steuerbarkeit und Beobachtbarkeit des Systems

Steuerbarkeit und Beobachtbarkeit sind systemimmanente Eigenschaften dynami-
scher Systeme. Durch ihre Kenntnis lassen sich wichtige Aussagen iiber die Losbar-
keit regelungstechnischer Problemstellungen machen, ohne ein dynamisches Sys-
tem vorab 16sen zu miissen. Die Begriffe Steuerbarkeit und Beobachtbarkeit sind
um 1960 als erstes von Kalman eingefiihrt worden [Abel, 2007], [Lunze, 2008b].
Dabei heiflt ein dynamisches System der Form

Ax+Bu (3.16)
= Cx+Du (3.17)

I I=.

steuerbar, wenn sein Zustand x durch eine geeignete Eingangsgrofle u von jedem
beliebigen Anfangszustand x(#y) in den Endzustand 0 iiberfiihrt werden kann.
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Entsprechend heifit dann ein System der Form 3.16 beobachtbar, wenn bei be-
kannten Eingangsgrofen u aus den MessgroBen y in endlicher Zeit der Anfangszu-
stand x(#p) bestimmt werden kann [Abel, 2007].

Steuerbarkeit

Um die Steuerbarkeit eines dynamischen Systems zu ermitteln, gibt es verschiedene
Verfahren. Die wohl am hiufigsten in der Literatur zu findenden Kriterien sind die
Steuerbarkeitskriterien nach Kalman, Gilbert und Hautus (vgl. [Lunze, 2008b]). In
dieser Arbeit wird das Steuerbarkeitskriterium von Kalman zur Untersuchung der
Steuerbarkeit der Systeme herangezogen.

Steuerbarkeitskriterium von Kalman: Ein System (A,B) ist genau dann voll-
stindig steuerbar, wenn die Steuerbarkeitsmatrix Sg den Rang n hat.

Dabei gibt n die Ordnung des Systems an und die Steuerbarkeitsmatrix ist definiert
durch
Ss=[B AB A’B...A"'B] . (3.18)

Beobachtbarkeit

Um die Beobachtbarkeit eines dynamischen Systems zu ermitteln, gibt es eben-
falls verschiedene Verfahren. In Analogie zu den Steuerbarkeitskriterien sind in
der Literatur hdaufig die Beobachtbarkeitskriterien von Kalman, Gilbert und Hautus
(vgl. [Lunze, 2008b]) zu finden. In dieser Arbeit wird das Beobachtbarkeitskriteri-
um von Kalman zur Untersuchung der Beobachtbarkeit der Systeme herangezogen.

Beobachtbarkeitskriterium von Kalman: Ein System (A, C) ist genau dann voll-
stiandig beobachtbar, wenn die Beobachtbarkeitsmatrix Sg den Rang n hat.

Dabei gibt n die Ordnung des Systems an und die Beobachtbarkeitsmatrix ist defi-
niert durch

C
CA

Sy=| CA> | . (3.19)

CAH—]

Anwendung auf das Systemmodell

Zur Realisierung eines Zustandsreglers muss die vollstindige Steuerbarkeit eines
Systems gewdhrleistet sein. Mit den Matrizen A und B aus dem Entwurfsmodell
in Gleichung 2.76 und den Parametern aus Kapitel 2.4 folgt dann, dass der Rang
der Steuerbarkeitsmatrix Sy = 5 ist und damit der Systemordnung n entspricht. Das
System ist also vollstdndig steuerbar.
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Ein Zustandsregler setzt voraus, dass alle Systemzustinde wihrend der Rege-
lung bekannt sind. In der technischen Praxis ist dies hdufig aus messtechnischer
Sicht nicht moglich oder kommerziell nicht darstellbar. Aus diesem Grund miissen
die betrachteten Systeme auch vollstindig beobachtbar sein.

Nimmt man fiir den Beobachter an, dass der Motorlagewinkel ¢p;pc und der
Motorstrom / bekannt sind, so folgt daraus die Messgleichung

Xz
®BLDC
01 00O .
\ ~— > | ®BLDC
Cobs I

Wobei C,; die fiir den Beobachter relevante Messmatrix darstellt. Mit der Matrix
A aus dem Entwurfsmodell in Gleichung 2.76, C,;, und den Parametern aus Kapitel
2.4 folgt dann, dass der Rang der Beobachtbarkeitsmatrix Sp = 5 ist und damit der
Systemordnung 7 entspricht. Das System ist also auch vollstindig beobachtbar.
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Kapitel 4

Reglersynthese

Neben den traditionellen Verfahren zur Reglersynthese z.B. mittels Phasenreser-
ve, Betrags- und Symmetrischem Optimum sowie dem Wurzelortskurvenverfahren
(vgl. [Lunze, 2008a], [Follinger, 1994], [Unbehauen, 2000a], [Abel, 2007], [Reuter
und Zacher, 2004]), haben sich in der modernen Regelungstechnik die Entwurfs-
methoden im Zustandsraum etabliert (vgl. [Brogan, 1991], [Lunze, 2008b], [Unbe-
hauen, 2000b], [Abel, 2007]). Diese bieten einen zunichst relativ mathematischen
Zugang zu den sonst eher grafisch ausgelegten und iiberpriiften Reglerentwiirfen
hinsichtlich Fiihrungsgiite, Storgroenunterdriickung, Stabilitdt und Robustheit.

Die Regelung im Zustandsraum hat den Vorteil, dass mathematische Metho-
den der Optimierung zur Auslegung eines Reglers benutzt und auch Systeme mit
mehreren Ein- und Ausgangsgroflen mit vertretbarem Aufwand behandelt werden
konnen. Der gesteigerte mathematische Aufwand lédsst sich dabei mit Hilfe com-
putergestiitzter Methoden und geeigneter Software (vgl. [MathWorks, 2008], [Saa-
dat, 1993]) in Grenzen halten. Die Struktur der Regelung, ihre Stabilitit und ein
gewisses Mall an Robustheit sind bei diesen Entwurfsverfahren prinzipbedingt ge-
geben. Die Auswahl der Reglerparameter nach den Einstellregeln des klassischen
PID-Konzepts entfillt. Die Freiheit des Ingenieurs liegt nun bei der Wahl einer
geeigneten Zielfunktion und deren Parameter (vgl. [Unbehauen, 2000c]), bzw. Be-
wertungsmatrizen (vgl. [Sunar und Rao, 1993], [Tyler und Tuteur, 1966]) zur Ge-
wichtung der Optimierungsziele.

Eine etablierte Methode der Regelung im Zustandsraum ist der LQR- Entwurf
(vgl. [Unbehauen, 2000c], [Brogan, 1991]). Die Bezeichnung LQR kommt aus dem
englischen Sprachraum und ist die Abkiirzung fiir Linear Quadratic Regulator. Der
mit dieser Methode bestimmte Regler ist ein linearer Zustandsregler der sich aus
der Optimierung eines quadratischen Giitefunktionals ergibt (vgl. [Henrichfreise,
2004]).

Sein Entwurf kann nach dem Separationsprinzip in zwei prinzipielle Schritte
zerlegt werden (vgl. [Unbehauen, 2000c], [Unbehauen, 2000b]). Der erste Schritt
besteht aus der Herleitung eines linearen, beziiglich eines quadratischen Giitefunk-
tionals optimalen Zustandsreglers (LQR) (vgl. [Henrichfreise und Witte, 1998]),
unter der Annahme, dass alle Zustandsgrof8en bekannt sind. Da im Praxisfall hochst
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selten alle Zustandsgroflen messbar und damit bekannt sind oder diese Messungen
unwirtschaftlich wiren, wird im zweiten Schritt ein hinreichend guter Zustands-
schitzer entworfen. Unter Zustandsschitzer oder Beobachter versteht man dabei
einen Algorithmus zur Rekonstruktion der unbekannten Systemzustiinde. Dieser
Beobachter kann wiederum hinsichtlich eines quadratischen Giitefunktionals opti-
miert oder dessen Dynamik durch Polzuweisung eingestellt werden. Im Falle eines
optimierten Zustandsschitzers spricht man auch von einem Linear Quadratic Esti-
mator (LQE) (vgl. [Gelb, 1974]).

Im Anhang A ist zunédchst anhand eines generischen Zustandsraummodells das
genaue Vorgehen zum Entwurf eines LQR beschrieben, bevor in Anhang B der
Entwurf eines LQE vorgestellt wird.

4.1 Aufgabe der Regelung

Den Ausfiihrungen in den vorherigen Kapiteln zur Folge besteht die Aufgabe der
Regelung einer elektromechanischen Servolenkung in einer geeigneten Ansteue-
rung des Elektromotors, um dem Fahrer in jeder Fahrsituation eine passende Un-
terstiitzungskraft bereitzustellen und ein gutes Lenkgefiihl! zu gewihrleisten.

Die jeweilig passende Unterstiitzungskraft zur Auspriagung des Lenkgefiihls
ist in weiten Teilen der Applikation des FiihrungsgroBenvorgabemoduls geschul-
det und damit fahrzeugherstellerabhédngig. Der jeweilige Umfang der Teilmodu-
le des Fiihrungsgrofevorgabemoduls ist wiederum stark vom jeweiligen Lenksys-
temhersteller abhingig. Hiufige vorkommende Teilmodule dienen der Grundun-
terstiitzung, dem aktiven Lenkungsriicklauf, der aktiven Ddmpfung, der Reibungs-
kompensation und der Fahrbahnriickmeldung. Der Entwurf einiger Basismodule
ist fiir den Konzeptvergleich in Kapitel 5 zwar notwendig, aber nicht eigentlicher
Inhalt dieser Arbeit. Daher wird im Weiterem auch nicht ndher darauf eingegangen.

Die Nihe zur Serienentwicklung verlangt kostenbewusste Regelungskonzepte.
Daher kann keine zusitzliche Sensorik, als die bereits zur Verfiigung stehende, an-
genommen werden. Die Grundlage fiir den Entwurf der Regelung stellen also die
bekannten Messgroflen, respektive der Rotorlagewinkel, der Motorstrom und das
Drehstabmoment dar.

Das Kapitel 3 hat gezeigt, dass strukturell unterschiedliche Regelungsansitze
das Potenzial haben, die Riickmeldung elektromechanischer Lenksysteme weiter
zu verbessern. Daher werden in Abschnitt 4.3 drei strukturell unterschiedlichen
Regleransitze vorgestellt. Um den Einfluss stark unterschiedlicher Basisregler aus-
zuschalten, erfolgt die jeweilige Umsetzung der Regelung als LQR.

'Die Definition von gutem Lenkgefiihl ist stark fahrzeugherstellerabhiingig und daher nicht ein-
deutig. Ein Ansatz zur Objektivierung des Lenkgefiihls ist jedoch in [Harrer, 2007] beschrieben.



KAPITEL 4. REGLERSYNTHESE 61

4.2 Anforderungen an den Regler

Der Regler muss zur Erfiillung seiner Aufgabe den Fahrer bei der Durchfiihrung
eines Lenkmanovers bis in den maximal fiir den Menschen darstellbaren Frequenz-
bereich mit einer passenden Kraft unterstiitzen und das volle Frequenzband an Nutz-
informationen bei geeigneter StorgroBenunterdriickung iibertragen.

Zur Definition von Nutzinformationen kann auf die Arbeit von [Brunn und Har-
rer, 2004] zuriickgegriffen werden. Basierend auf der Arbeit von [Wolf und Bubb,
2003] argumentieren sie, dass Lenkmomentschwankungen innerhalb eines Zeitin-
tervalls von 50 bis 150 ms vom Fahrer wahrnehmbar sein miissen. Eine Unter-
schreitung der unteren Intervallgrenze, sorgt dabei fiir eine zu heftige Riickmeldung,
wihrend eine Uberschreitung der oberen Intervallgrenze, fiir ein verzogertes emp-
finden sorgt. Sie definieren dabei, auf Basis der Auswertung von Fahrversuchen,
den Reibwertsprung unter Querbeschleunigung als die Nutzinformation mit dem
hochsten Frequenzinhalt. Als wichtigste Nutzinformationen geben sie an:

Anzeigen einer Aquaplaningsituation,

Reibwertidnderungen,

Spurrilleninformation,

Riickmeldung der vorhandenen Seitenkraftreserve.
Des Weiteren beschreiben Sie ganz allgemein Storinformationen als:
e [enkradschwingungen beim Bremsen,
e Lenkradschwingungen durch Unwucht der Réder,
e LenkradstoBe beim Uberfahren von Hindernissen,
e Hoherfrequente Lenkradschwingungen aller Art.

Durch Approximation des Storiibertragungsverhalten eines Lenksystem mittels But-
terworth Filter und Vergleich der 100 % Anstiegszeit der Sprungantworten die-
ser Filter mit dem von [Wolf und Bubb, 2003] hergeleiteten Zeitintervall konn-
ten [Brunn und Harrer, 2004] die untere und obere Grenze im Frequenzbereich
bestimmen. Diese sind in ihrer Arbeit mit 3,5 Hz und 10,7 Hz angegeben. Als
zweiten Anhaltspunkt zur Definition des relevanten Frequenzbereichs haben [Brunn
und Harrer, 2004] das Storiibertragungsverhalten einer hydraulischen Servolenkung
mit dem verschiedener Butterworth Filter verglichen. Dabei kamen sie zu dem Er-
gebnis, dass ab einer Eckfrequenz von 40 Hz das Storiibertragungsverhalten von
Hydrolenkung und Filter in Frequenztreue und Amplitude {ibereinstimmen. Zusam-
menfassend kann dadurch die in Abbildung 4.1 gezeigte Klassifizierung eingefiihrt
werden. Dabei bedeutet gemél den Ausfithrungen von [Brunn und Harrer, 2004]:

Bereich A: In diesem Bereich konnen nicht alle Nutzinformationen ohne einen zu
hohen Zeitverzug iibertragen werden.
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Abbildung 4.1: Veranschaulichung des Zielbereichs fiir die Storgrofleniibertragung
eines Lenksystems

Bereich B: Liegt die Storiibertragungsfunktion in diesem Bereich, so ist die Len-
kungsriickmeldung ausreichend schnell und nicht st6Big. Allerdings wird nur
bei Erreichung der oberen Grenze auch der Reibwertsprung unter Querbe-
schleunigung in der Riickmeldung dargestellt.

Bereich C: Dies ist der Zielbereich fiir gute Lenkungsriickmeldung. Alle Nutzin-
formationen fiir den Fahrer konnen Zeit-und Amplitudengerecht iibertragen
werden.

Bereich D: Ab der Schwelle zu diesem Bereich kann ein Lenksystem als zu stoBig
empfunden werden.

Geht man davon aus, dass das FiihrungsgroBenvorgabemodul zumindest theo-
retisch eine passende Unterstiitzungskraft fiir den Fahrer berechnet, so muss der
Regler nur noch ein ausreichend schnelles und genaues Einstellen der gewiinschten
Unterstiitzungkraft sicherstellen. Der dabei von vielen Fahrzeuggro3en abhingige
variable Unterstiitzungskraftverlauf beeinflusst die Leistungsfihigkeit des Reglers.
Die dadurch entstehenden qualitativen Schwankungen in der Regelabweichung diir-
fen zu keinem durch den Menschen quantitativ wahrnehmbaren Ereignis fiihren.

Weiterhin muss der Regler die Anforderungen beziiglich der Zukunftsfihig-
keit vollstiandig erfiillen. Im diesem Sinne ist es iiblich, per Superpositionsprin-
zip evtl. vorhandene Zusatzmodule z.B. zur Umsetzung einer Geradeauslaufkorrek-
tur oder zur Interaktion mit Fahrerassistenzsystemen den anderen Teilmodulen zu
iiberlagern.
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Nicht zuletzt gehort zu den Anforderungen an den Regler natiirlich auch ei-
ne ausreichende Robustheit und Stabilitit zum Abfangen der Auswirkungen von
Messrauschen, Fertigungsschwankungen und Verschleif3 iiber die Fahrzeuglebens-
dauer und ein generell akustisch unauffélliges Verhalten.

4.2.1 Die menschliche Wahrnehmung

Wie jedes andere Lenksystem in Personenkraftwagen, so stellt auch die elektro-
mechanische Servolenkung eine Mensch-Maschine Schnittstelle dar. Daher sollte
auch die Wahrnehmung des Menschen bei der Definition der Anforderungen an
ein solches Lenksystem nicht unberiicksichtigt bleiben. In der Literatur lassen sich
bereits einige Studien finden, die sich mit der Wahrnehmung von Handmomenten
beschiftigt haben. Nachfolgend werden kurz einige wichtige Erkenntnisse zusam-
mengefasst.

Nach [Wolf, 2008] ist der Mensch schlecht in der Lage ein quasistatisches Mo-
ment aufzulésen, er nimmt eher Momentenschwankungen wahr. Weiterhin 1dsst
sich keine scharfe Grenze fiir die Wahrnehmungsschwelle von Handmomentschwan-
kungen ziehen. So ist z.B. die Wahrnehmungsschwelle von Frauen? oder sehr
geiibten Fahrern deutlich geringer als die des Durchschnittsfahrers.

Nach [Buschardt, 2002] hingt die menschliche Wahrnehmung von Lenkmo-
mentschwankungen vom Gradienten der Lenkmomentenidnderung ab. Je schneller
eine Anderung erfolgt, desto eher wird sie auch wahrgenommen.

Nach [Neukum, 2008] sind sprungartige (rechteckférmige) Zusatzmomente eher
wahrnehmbar als sinusformige. Weiterhin ist die Wahrnehmungsschwelle des Men-
schen von der Fahrsituation abhingig. Je konzentrierter und gezielter ein Fahr-
manover durchgefiihrt wird, desto feinfiihliger ist der Mensch in Bezug auf Hand-
momentschwankungen.

[von Groll, 2006] benutzt in seiner Arbeit zur Bewertung von Hand-Arm-
Schwingungen die VDI-Richtlinie 2057 [Autorenkollektiv, 1987]. Danach wer-
den harmonische Schwingungen bei konstanter Beschleunigungsamplitude im Fre-
quenzbereich von 8 bis 16 Hz am stéirksten bewertet.

Den vorangegangenen Absitzen zur Folge sollte also ein Lenksystem in der
Lage sein, Momentenschwankungen in einem weiten Frequenzband moglichst ver-
zugsfrei zu libertragen. Eine zu starke Tiefpassfilterung von Kraftschwankungen
am Rad fiihrt zu einer starken Verrundung der Signale. Eine zu starke Verrundung
der Handmomentenschwankung ist auch bei gleicher Amplitude schlechter durch
den Menschen wahrzunehmen. Dennoch sollte das Lenkgefiihl und damit auch die
Riickmeldung in weiten Teilen applizierbar sein und die Moglichkeit zur Unter-
driickung von Storinformationen bieten.

2Frauen besitzen im statistischen Durchschnitt eine hohere Sensitivitit
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4.2.2 Lenkverhalten und daraus resultierende Anforderungen

Aus verschiedenen Veroffentlichungen (vgl. [Harrer, 2007], [von Groll, 2006]) und
der Erfahrungen der Kraftfahrzeughersteller lassen sich einige generelle Anforde-
rungen an das Lenkverhalten von PKW-Lenkungen ableiten, um ein fiir den Kunden
rundum zufriedenstellendes System zu entwickeln. Einige dieser Anforderungen
sind direkt auf die Regelung oder zumindest auf die Sollvorgabe (Basismodule) ei-
ner EPS zuriickzufiihren, andere spiegeln den Leistungsbedarf eines solchen System
wieder. Wiederum andere sind nur im Kontext mit der Lenk- und Achskinematik
bewertbar. Nachfolgend sollen entsprechend dieser Einteilung die einzelnen Anfor-
derungen kurz geschildert werden.

Reglerabhiéingige generelle Anforderungen

Zu den direkt vom Regler und in einigen Féllen auch der Sollvorgabe abhingigen
Anforderungen gehoren die Lenkungsriickmeldung der Nutz- und Storinformatio-
nen, die Lenkungsakustik und bedingt auch die Lenkungsriickstellung.

Unter den Nutzinformationen der Lenkungsriickmeldung versteht man dieje-
nigen Informationen, die den Fahrer {iber den Fahrbahnzustand und die jeweilige
Fahrsituation aufkldren. Niitzliche Informationen iiber den Fahrbahnzustand wer-
den beispielsweise durch das Ubermitteln von Reibwertspriingen und Fahrbahnu-
nebenheiten an den Fahrer kommuniziert. Niitzliche Informationen iiber die Fahr-
situation sind z.B. das Wahrnehmen eines iiber- bzw. untersteuernden Fahrzeugs.
Die Nutzinformationen sollen sich fiir den Fahrer in Form kleiner, nicht storender
Lenkmomenten- bzw. Lenkwinkeldnderungen bemerkbar machen.

Unter Storinformationen der Lenkungsriickmeldung werden in der Regel alle
Lenkungsunruhen und -st6Be verstanden, die im Fahrversuch als zu stark spiirbar
charakterisiert werden. Insbesondere Lenkraddrehschwingungen infolge von Un-
wucht an Ridern, Reifen oder Bremsscheiben, sowie direkte Stofe aus der Fahr-
bahnoberflichenbeschaffenheit zéhlen zu den Storinformationen. Einige Storinfor-
mationen lassen sich durch ihre Periodizitit, wie dies z.B. bei den 27-periodisch
mit der Raddrehzahl umlaufenden Unwuchten der Fall ist, als solche identifizie-
ren. Da die Grenze zwischen Nutz-und Storinformationen ansonsten flieBend sein
kann, muss die jeweilige Ausprigung der Lenkwinkel- bzw. Lenkmomentenwahr-
nehmung applizierbar sein.

Ein weiterer nicht zu vernachlédssigender Punkt ist die Lenkungsakustik. Im Be-
trieb konnen bei elektromechanischen Lenksystem unangenehme Gerdusche auftre-
ten, die zum Teil natiirlich aus der Mechanik (Klappern, Knarzen) aber auch aus der
Regelung (Brummen der Leistungselektronik, Kommutierung) stammen konnen. In
der Serie muss sich ein solches System akustisch moglichst unauftillig verhalten.

Zuletzt sei bei den reglerabhéngigen Anforderungen noch die Lenkungsriick-
stellung genannt. Die Lenkungsriickstellung beschreibt die Fiahigkeit eines Lenk-
systems, bei losgelassenem Lenkrad innerhalb einer gewissen Zeit in die “Nullla-
ge” zuriickzukehren. Dabei spielt die Riickstellgeschwindigkeit, ihr stetiger Verlauf
und ihr Restwinkel eine entscheidende Rolle. Die Lenkungsriickstellung ist aller-
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dings nicht nur von der Lenkung selbst und damit von ihrer Mechanik, Regelung
und Sollvorgabe sondern auch von der Achskinematik des jeweiligen Fahrzeugs
abhingig. Idealerweise lduft eine Lenkung auf den Lenkwinkel am Rad zuriick, bei
dem die Seitenfiihrungskraft “Null” wird. Elektromechanische Lenksystem haben
hdufig einen, im Vergleich zu hydraulischen Lenksystemen, trigen Riicklauf. Aus
diesem Grund bieten viele Lenksystemhersteller ein “aktives Riicklauf”-Modul an.
Man behilft sich daher hiufig damit, die Lenkung auf die Fahrzeuglédngsrichtung
zuriicklaufen zu lassen. Aus diesem Grund wirkt der Riicklauf solcher Systeme,
insbesondere bei groen Schwimmwinkeln, manchmal sehr kiinstlich.

Sollvorgabeabhiingige generelle Anforderungen

Bei den sollvorgabeabhiingigen Anforderungen an eine elektromechanische Ser-
volenkung gibt es eine Uberschneidung zu den reglerabhiingigen Anforderungen.
Dies bezieht sich insbesondere auf die Lenkungsriickstellung. Entsprechend den
Ausfiihrungen im vorangegangenen Abschnitt miissen die Sollvorgabemodule die
Riickstellung der Lenkung méglichst “natiirlich” begiinstigen.

Abhéngig von bestimmten fahrdynamischen Groflen, wie z.B. der Fahrzeug-
geschwindigkeit und dem Lenkwinkel, sollte sich der Lenkkraftverlauf verdndern.
Dazu sind Basismodule mit entsprechenden Freiheitsgraden zur Gestaltung des Lenk-
gefiihls notwendig.

Zuletzt sei bei den sollvorgabeabhingigen Anforderungen noch das Lenkkraft-
niveau genannt. Darunter versteht man die Hohe des Handmoments, welches der
Fahrer beim Fahren aufbringen muss. Neben den fahrzeugherstellerabhdngigen
Priferenzen gibt es hierzu auch gesetzliche Anforderungen.

Lenkleistungsabhiingige generelle Anforderungen

Auch bei den lenkleistungsabhingigen Anforderungen gibt es eine Uberschneidung
zum vorangegangenen Abschnitt. Das gewilinschte Lenkkraftniveau darf namlich
bei bestimmten Lenkwinkelgeschwindigkeiten nicht unter ein definiertes Maf} fal-
len. Zur Spezifikation und Bewertung behilft man sich mit einem Kraft-Geschwin-
digkeits-Diagramm (F-v-Diagramm) dhnlich der Abbildung 4.2. Hierbei ist die
Lenkradwinkelgeschwindigkeit auf der Abszisse und die jeweilige Lenkkraft (ska-
liert in Prozent der maximalen Lenkkraft) auf der Ordinate aufgetragen. Die bei-
den Auslegungspunkte “Komfort” und ‘“Sicherheit” markieren, ihren Bezeichnun-
gen entsprechend, die Auslegungspunkte fiir den Komfort- und Sicherheitsbereich.
Die fiir die Fahrerunterstiitzung mechanisch zur Verfiigung stehende Leistung eines
Lenksystems berechnet sich nach der einfachen Proportionalititsgleichung?

PmechEPS ~ SLRFext . (41)

3Die physikalisch notwendige Leistung ist das Produkt aus der Geschwindigkeit der Zahnstan-
ge und der Zahnstangenkraft. Da in Gleichung 4.1 die Lenkgeschwindigkeit am Lenkrad fiir den
Vergleich herangezogen wurde, kann folglich auch nur eine Proportionalititsbeziehung beschrieben
werden.
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Abbildung 4.2: Kraft-Geschwindigkeit-Diagramm zur Lenkungsauslegung

Dabei ist Oy die Lenkgeschwindigkeit am Lenkrad und F,,; die Kraft, gegen die ge-
lenkt werden muss. Die notwendige Lenkleistung in einem Arbeitspunkt ist also die
Flache eines Rechtecks, welches die F-v-Kennlinie tangiert. Gelingt es einem Fah-
rer bei einer bestimmten Gegenkraft so schnell zu lenken, dass die F-v-Kennlinie
iberschritten wird, so wird das Lenksystem schlagartig verhirten. Der Grund dafiir
liegt darin, dass der Fahrer selbst die fehlende Leistung zur Uberschreitung der
Kennlinie aufbringen muss. Die Lenkleistung einer elektromechanischen Lenkung
sollte also so dimensioniert sein, dass in moglichst keinem Fahrmandver eine Ver-
hiartung des Systems stattfinden kann. Andererseits sollte ein System auch nicht
tiberdimensioniert gestaltet werden, da man sich ansonsten 6konomische, geome-
trische und gewichtsbasierte Nachteile einhandelt.

Sonstige generelle Anforderungen

Zu den sonstigen generellen Anforderungen gehort der Wendekreis, der Lenkwin-
kelbedarf und auch die Lenkungsriickstellung.

Der Wendekreis beschreibt den kleinstmoglich fahrbaren Kreis eines Fahrzeugs
und ist im Wesentlichen vom Radeinschlagswinkel und dem Radstand abhingig.
Je kleiner der Wendekreis eines Fahrzeugs ist, desto wendiger ist dieses Fahrzeug.
Der Wendekreis hat grole Bedeutung bei langsamer Fahrt und beim Einparken. Ein
Lenksystem sollte so ausgelegt sein, dass durch seinen maximalen Zahnstangehub
auch der mit der jeweiligen Achskinematik und dem Radstand gewiinschte Wende-
kreis erzielt werden kann.

Der Lenkwinkelbedarf ist ein MaB fiir den notwendigen Lenkwinkel am Lenk-
rad zur Erzielung eines Stellwinkels am Rad. Er wird dementsprechend durch das
Ubersetzungsverhiltnis zwischen Lenkradwinkel und Radwinkel beeinflusst. In der
Lenkung selbst wird der Lenkwinkelbedarf durch das Ubersetzungsverhiltnis zwi-
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schen Ritzel und Zahnstange verdndert. Auch bei Lenkungen ohne aktive Lenk-
winkeliiberlagerung in der Lenksédule ist es moglich, iiber eine variable Ritzel-
Zahnstangeniibersetzung den Lenkwinkelbedarf iiber dem Zahnstangenhub zu vari-
ieren. In der Regel wird dabei eine indirekte Ubersetzung um die Lenkungsmittel-
lage und eine direkte Ubersetzung an den Anschligen angestrebt. Der Grund dafiir
liegt darin, dass bei hohen Geschwindigkeiten eher Lenkwinkel um die Mittella-
ge der Lenkung vorkommen und durch eine indirektere Ubersetzung ein sensibles
Fiihren des Fahrzeugs moglich ist. Dem hingegen kommen bei geringen Geschwin-
digkeiten z.B. beim Parkieren eher grole Lenkwinkel vor. Durch eine direktere
Ubersetzung erméglicht man dem Fahrer maximale Radlenkwinkel bei relativ ge-
ringen Lenkradwinkeln zu erreichen.

Zuletzt sei wieder die Lenkungsriickstellung genannt. Die Mechanik der Len-
kung und der Achskinematik beeinflussen die Lenkungsriickstellung. Aus der Achs-
kinematik resultierende geringe Riickstellmomente verzogern die Lenkungsriick-
stellung. Im gleichen Mal3e wirkt eine sehr trige oder stark reibungsbehaftete Len-
kung einer gewiinschten Riickstellung entgegen. Die Riickstelleingenschaften des
Lenksystems sollten daher durch die Mechanik nicht behindert werden.

4.2.3 Reglerspezifikation

Ohne den Anspruch auf Vollstindigkeit zu stellen, haben die vorangegangenen Ab-
schnitte gezeigt, dass eine Vielzahl an Anforderungen zu erfiillen sind, um ein rund-
um zufriedenstellendes Lenksystem zu entwickeln. Um zu iiberpriifen, ob ein Ent-
wicklungsziel erreicht wurde und um verschiedene Ansitze zu vergleichen, miissen
diese Ziele vorab in Form einer Spezifikation definiert werden. Im Rahmen die-
ser Arbeit kann und soll natiirlich keine vollstindige Leistungsbeschreibung eines
Lenksystems abgeleitet werden. Dennoch macht es Sinn solche Anforderungen zu
definieren, die den Regler direkt betreffen und gegen die im nachfolgenden Kapitel
5 gepriift werden kann, um die verschiedenen Ansétze zu vergleichen.

Bei der klassischen Auslegung von Reglern fiir Lenksysteme wird das Fiihrungs-
und Storverhalten, die Stabilitit und Robustheit, sowie das Riickstellverhalten der
Systeme vorab spezifiziert. Da die in dieser Arbeit gewihlten strukturell unter-
schiedlichen Regler auch unterschiedliche Fiihrungsgroen haben und der Fokus
auf der Ubertragung von Informationen auf dem StorgroBenpfad und dem eigen-
standigen Riicklauf liegt, werden auch nur die hierfiir relevanten Kriterien genauer
spezifiziert.

Dazu sind im nachfolgenden Abschnitt dieses Kapitels einige Kriterien defi-
niert, die es ermoglichen, die Giite der Lenkungsriickmeldung und ihres eigenstén-
digen Riicklaufs zu bewerten. Teilweise ist dies durch die Definition von skalaren
Schwellwerten direkt moglich, in anderen Fillen hilft nur der direkte Vergleich der
Systeme untereinander oder mit der hydraulischen Servolenkung als Referenzsys-
tem.



KAPITEL 4. REGLERSYNTHESE 68

Spezifikation des Storverhaltens

Als Storverhalten wird bei Regelkreisen ganz allgemein das Verhalten der Regel-
grofle bei einer externen Storung des Systems bezeichnet. Bei elektromechanischen
Lenksystemen kann eine Storung der Regelgro3e sowohl durch den Fahrer als auch
durch die externen Radkrifte hervorgerufen werden. Zur Bewertung der Regelun-
gen soll aus diesem Grund sowohl ein Storgroensprung durch der Fahrer als auch
durch die Strale betrachtet werden. Auch wenn die in diesem Abschnitt definier-
ten StorgroBenspriinge aus regelungstechnischer Sicht ihre Berechtigung haben, so
ist das Storverhalten bei elektromechanischen Lenksystemen jedoch differenzierter
zu betrachten. Nicht jede externe Kraftanregung, die die Regelung stort, ist auch
storend fiir den Fahrer. Es ist vielmehr entscheidend, dass das Lenksystem Nutz-
informationen fiir den Fahrer durchlédsst und Storinformationen unterdriickt. Um
diesen Umstand erfassen und bewerten zu konnen, wird die StorgroBeniibertragung
von Anregungen an der Zahnstange zu Momenten am Lenkrad betrachtet. Dies ge-
schieht in Form des Storgroenfrequenzgangs von Kriften an der Zahnstange zu
Momenten am Lenkrad und in Form definierter Kraftspriinge an der Zahnstange,
wie sie z.B. bei einer Schwelleniiberfahrt oder bei einem Reibwertabriss zwischen
Reifen und Fahrbahn auftreten. Je weiter das Frequenzband dabei getffnet wer-
den kann, desto wahrscheinlicher ist es, das volle Spektrum an Nutzinformationen
dem Fahrer bereitstellen zu konnen. Fiir die Einzelanregungen gilt, dass eine hohe
Amplitude und eine geringe Phasenabweichung eine gute Riickmeldung bedeuten.

Spezifikation des Riickstellverhaltens

Zur Bewertung der Riickstellverhaltens der unterschiedlichen Ansétze werden die
jeweiligen Regler in einem nichtlinearen Einspurmodell integriert. Als Basis der
Bewertung wird das Riickstellverhalten der hydraulischen Servolenkung herange-
zogen und daher auch diese in einem nichtlinearen Einspurmodell dargestellt. Als
geeignetes Fahrmandver wird eine stationire Kreisfahrt bzw. das Losfahren aus dem
Stand mit gelenkter Vorderachse definiert. Bei der stationdren Kreisfahrt fihrt der
Fahrer mit konstanter Geschwindigkeit auf einem Kreis mit definiertem Radius.
Zum Zeitpunkt 7 ldsst der Fahrer das Lenkrad los. Es wird das Zeitverhalten der
Riickstellung der verschieden Regler der EPS mit dem der hydraulischen Servolen-
kung verglichen. Zielvorgabe ist ein moglichst ziigiger fahrphysikalisch richtiger
Riicklauf auf den jeweiligen stationdren Endwert. Die Details zu den einzelnen
Manover sind in Kapitel 5, dem Konzeptvergleich, an entsprechender Stelle gege-
ben.

Spezifikation zur Bewertung von Stabilitit und Robustheit

Die nichtlineare Regelungstheorie ist sehr aufwendig und verlangt ein hohes Maf3
an Grundwissen fiir ihr prinzipielles Verstdndnis zum Thema Stabilitdt und Ro-
bustheit (vgl. [Follinger, 1993], [Siebert, 1991]). Eine theoretische Moglichkeit
zur Analyse der Stabilitdt nichtlinearer, dynamischer System ist z.B. iiber die so-
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genannten Lyapunov Funktionen gegeben. In der Praxis ist es jedoch hdufig mehr
als ausreichend, eigentlich nichtlineare Systeme, mit linearen Regelungsansitzen
zu bearbeiten. Dies ist auch in dieser Arbeit der Fall.

Damit die auf Basis linearisierter Modelle entworfenen Regler auch in der nicht-
linearen Praxis gut funktionieren und stabil bleiben, miissen diese ausreichend ro-
bust sein. Ein ausreichend robuster Regler ist in der Lage, auch dann noch die
gewiinschten Stabilititseigenschaften zu liefern, wenn ein reales System Parame-
terschwankungen unterliegt. Diese Parameterschwankungen kommen in allen rea-
len Systemen auf Grund von sich dndernden Umweltbedingungen, Alterung oder
Schwankungen in den Prozessparametern bei der Herstellung vor.

Die in Abschnitt 4.3 gewihlte Reglerentwurfsmethode garantiert in der linearen
Theorie ein Mindestmal} an Stabilitdt und Robustheit. Entsprechend konservativ
gewihlte Gewichtungsfaktoren im Reglerentwurf erhohen das Maf} an Stabilitédt und
Robustheit. Parameterverstimmungen in Rahmen physikalisch moglicher Grenzen
erzeugen in Folge auch keine Instabilititen.

4.3 Regelungsansitze und Entwurf der Regelung

Die in dieser Arbeit vorgestellten Regelungsansitze fiir eine elektromechanische
Servolenkung unterscheiden sich im Wesentlichen durch ihre strukturelle Verschie-
denheit. In dem vorliegenden Fall bedeutet dies, dass iiber die gleiche Stellgrofe ei-
ne jeweils unterschiedliche Regelgrofle beeinflusst werden soll. Bei der Kennfeldre-
gelung ist dies das Motormoment, bei der Momentenregelung das Drehstabmoment
und bei der Unterstiitzungskraftregelung die Kraft zwischen Kugelumlaufgetriebe
und Zahnstange. Unter der Vielzahl der moglichen Ansitze zum Reglerentwurf
einer elektromechanischen Servolenkung, wie beispielsweise PI-, PID-, Zustands-,
H., und H>-Regler, soll in dieser Arbeit ein optimaler Zustandsregelung mit integra-
ler Ausgangriickfiihrung verwendet werden. Eine Aufschaltung der Fiihrungs- bzw.
Storgroflen bleibt als optionale Erweiterung erhalten. Dieser Ansatz wird verwen-
det, weil zum Einen bereits gute Ergebnisse mit dieser Methode (vgl. [Henrichfreise
und Jusseit, 2003]) erzielt wurden und zum Anderen durch eine leichte Anpassung
der Modelle einem relativ einheitlichem Entwurfsverfahren gefolgt werden kann.
Qualitative Unterschiede in der Regelung sind durch dieses Vorgehen nicht dem
Entwurfverfahren, sondern der unterschiedlichen Struktur zuzuweisen.

Dem hingegen wurde der Einfluss der unterschiedlichen Entwurfsverfahren auf
ein strukturell gleiches Regelsystem fiir eine elektromechanische Servolenkung be-
reits am Beispiel der Momentenregelung in der Arbeit von [Dannohl et al., 2008]
gezeigt.

In den nachfolgenden drei Abschnitten wird anhand von Blockschaltbildern der
strukturelle Unterschied der drei Ansitze hervorgehoben und diskutiert. Das prin-
zipielle Vorgehen beim Entwurf eines optimalen Zustandsreglers auf Basis eines
quadratischen Giitefunktionals ist knapp in Anhang A gegeben. Das prinzipielle
Vorgehen beim Entwurf eines Beobachters zur Rekonstruktion der Systemzustinde
ist kurz in Anhang B gezeigt. Detailliertere Beschreibungen der jeweiligen Ent-
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wurfsverfahren konnen der einschlidgigen Fachliteratur z.B. [Lunze, 2008a], [Lun-
ze, 2008b], [Unbehauen, 2000c], [Unbehauen, 2000b], [Unbehauen, 2000a], [Lu-
dyk, 1995], [Follinger, 1994] oder [Brogan, 1991] entnommen werden.

4.3.1 Die Kennfeldregelung

Die Kennfeldregelung trdgt ihren Namen, da in der Regel das gewiinschte Un-
terstiitzungsmoment in Form eines Kennfeldes, welches im Wesentlichen abhingig
vom gemessenen Drehstabmoment und der Fahrzeuggeschwindigkeit ist, bestimmt
und iiber den Elektromotor eingestellt wird. Die Funktionsweise dieser Regelung
ist in Abbildung 4.3 gezeigt.
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= =» Motorelekirik === Mechanik der Lenkung
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Abbildung 4.3: Generisches Blockschaltbild der Kennfeldregelung

Die Differenz zwischen den Winkellagen der unteren Lenksdule 0, ¢ und des Ritzels
Og fiihrt bei der Lenkradwinkeleingabe des Fahrers zu einer Torsion des Drehstabs.
Uber die bekannte Steifigkeit Cpg des Drehstabs, ermittelt der Lenkmomentensen-
sor das aktuell anliegende Lenkmoment. Dieser Wert geht direkt in das Basismo-
dul der Sollvorgabe ein. Im Sollvorgabemodul wird proportional zum detektier-
ten Lenkmoment iiber die sogenannte Boost-Curve das Basisunterstiitzungsmoment
gewihlt. Gemil den Anforderungen aus Kapitel 4.2 werden an dieser Stelle auch
die Zusatzmomente zur Darstellung eines guten Lenkgefiihls, wie z.B. ein Hysterese-
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, Mittengefiihl- oder Riicklaufmodul superpositioniert. Die Berechnung dieser Zu-
satzmomente erfolgt auf Basis allgemeiner Fahrzustandsgrof3en, wie z.B. der Fahr-
zeuggeschwindigkeit, die auf den Fahrzeug-CAN bereitgestellt werden und auf Ba-
sis von lenksysteminternen Zustinden, wie z.B. der Zahnstangengeschwindigkeit,
die in diesem Fall durch den Beobachter verfiigbar sind.

Als AusgangsgroBe der Sollvorgabe wird ein gewiinschtes Motormoment an den
eigentlichen Regler iibermittelt. Dieser Regler ist, wie einleitend erwéhnt, in Ab-
bildung 4.3 als beobachterbasierter Zustandsregler mit der Proportionalverstiarkung
K, und der integralen Verstidrkung K; dargestellt. Der Proportionalfaktor wirkt da-
bei direkt auf die, aus dem Beobachter stammenden Systemzustidnde und stabilisiert
bei geeignet gewiihltem Vektor K, das System. Der integrale Verstirkungsfaktor ist
bei der gezeigten Umsetzungsvariante ein Skalar, welcher so gewihlt ist, dass die
Regelabweichung e = Tgy 11 — TgLise Zu Null gefiihrt wird. Der Beobachter gleicht
dabei stetig iiber die sich dndernden Messwerte fiir den Motorstrom, die Rotorlage
und das Drehstabmoment die berechneten Systemzustidnde an die gednderten Kraft-
verhéltnisse an.

Bei diesem Regelansatz ist es wichtig darauf hinzuweisen, dass die Regelgréfe
das Motormoment 7g;, ist. Zwar versucht man auch hier die Boost-Curve des Soll-
vorgabemoduls so zu wihlen, dass entsprechend der vorliegenden Ubersetzungs-
verhiltnisse eine Wunschunterstiitzungkraft an der Zahnstange bereitgestellt wird.
Es gibt jedoch, wie Abbildung 4.3 zeigt, keine direkte strukturelle Riickkopplung
dieser Kraft. Daher kann dieser Ansatz aus der globalen Sichtweise des Gesamtsys-
tems nur als Steuerung der Wunschunterstiitzungskraft verstanden werden.

In der Praxis weist dieser Ansatz die steuerungstypischen Vor- und Nachteile
auf. Als realer Vorteil kann z.B. die geringe Reaktionszeit des Systems bei Lenk-
winkeleingabe durch den Fahrer verstanden werden. Als realer Nachteil wird das
System niemals den exakten Wert fiir die Unterstiitzungskraft an der Zahnstange be-
reitstellen und bei stark verdnderten Kraftverhéltnissen nur indirekt reagieren. Des
Weiteren gibt es, wie Abbildung 4.3 zeigt, keinen strukturellen Anteil, der die sich
stetig dndernden Krafteinwirkungen von der Strale implizit in der Regelung oder
explizit im Sollvorgabemodul beriicksichtigt.

4.3.2 Die Momentenregelung

Der wichtigste Unterschied zwischen der Momentenregelung oder auch Handmo-
mentenregelung aus Abbildung 4.4 zur Kennfeldregelung aus Abbildung 4.3 ist
die Definition der Regelgrofe. Als Regelgrole ist bei dieser Umsetzungsvarian-
te ndmlich das Drehstabmoment* Tps gewihlt.

Zunichst fiihrt, identisch zur Kennfeldregelung, die Differenz zwischen den
Winkellagen der unteren Lenksdule 6.5 und des Ritzels 8g zu einer Torsion des
Drehstabs. Das dann iiber den Sensor ermittelte Moment geht sowohl in das Soll-
vorgabemodul als auch direkt als riickgekoppelte Regelgrofle in den eigentlichen
Regler ein. Der Regler nutzt dann diese Information, um die Differenz zwischen

“In ausgereifter Umsetzung auch ein geschiitztes Handmoment des Fahrers
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Abbildung 4.4: Generisches Blockschaltbild der Handmomentenregelung

dem vorgegebenen Sollmoment am Drehstab Tpg,,;; und dem iibermittelten Istmo-
ment Tpg;;; auf den Wert Null zu fiihren.

Ein weiterer fundamentaler Unterschied liegt darin, dass zur Umsetzung die-
se Ansatzes ein Beobachter zwingend erforderlich ist. Bei der Kennfeldregelung
ist dem hingegen der beobachtergestiitzte Ansatz nur aus Griinden des einheitlichen
Entwurfsvorgehens gewihlt worden. Der Beobachter ist bei der Momentenregelung
erforderlich, da im Gegensatz zur Ausgangsgroe der Boost-Curve der Kennfeldre-
gelung bei der Momentenregelung als Grundunterstiitzung fiir den Fahrer ein der je-
weiligen Zahnstangenkraft entsprechendes Handmoment vorgegeben werden muss.
Da die Zahnstangenkraft nur schwierig robust und mit hohen kommerziellen Nach-
teilen messbar ist, liegt diese nur dann vor, wenn auch ein Beobachter vorhanden
ist. Die sonstigen Module der Sollvorgabe der Momentenregelung zur Abstimmung
eines guten Lenkgefiihls, wie z.B. das Ddmpfungsmodul, das Hysteresemodul und
das aktive Riicklaufmodul sind dabei konsequenterweise so umgesetzt, dass sie di-
rekt auf das fiir den Fahrer spiirbare Drehstabmoment wirken.

Ein kleines Gedankenspiel hilft bei der weiteren Verdeutlichung der strukturel-
len Unterschiede zwischen der Kennfeld- und Momentenregelung. Wenn man an-
nimmt, dass das Sollvorgabemodul bei beiden Ansitzen fehlen wiirde, so héitte dies
bei der Kennfeldregelung zur Folge, dass der Fahrer ohne Unterstiitzungskraft aus-
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kommen miisste. Das Fahrzeug wire noch lenkbar® und die gewiinschten Zusam-
menhinge zwischen Seitenkraftaufbau am Rad und Lenkmomentanstieg gegeben.
Bei der Momentenregelung hingegen kidme das Fehlen des Sollvorgabemoduls der
FiihrungsgroBenvorgabe Null gleich. Dies bedeutet, dass der Fahrer in diese Situati-
on gar kein Lenkmoment mehr spiiren wiirde®. Auch hier bliebe das Fahrzeug noch
fahrbar, jedoch gébe es keinen Zusammenhang zwischen Seitenkraftaufbau am Rad
und Lenkmoment mehr. In jeder Fahrsituation wére quasi das gleiche unbedeutend
geringe Lenkmoment zu spiiren.

Ein realer Vorteil besteht in der Praxis jedoch durch die prinzipbedingte erheb-
lich bessere Fahrbahnriickmeldung der Momentenregelung gegeniiber der Kenn-
feldregelung. Dies ist dadurch begriindet, dass der Beobachter in der Lage ist, Kraft-
schwankungen aus Fahrbahnriickmeldungen zu berechnen und diese implizit {iber
die Grundverstiarkung weiterzugeben. Soweit der Beobachter also in der Lage ist
eine hochfrequente StraBenanregung aufzuldsen, wird diese sich auch im Drehstab-
moment bemerkbar machen. Ob der Fahrer diese Kraftschwankung wahrnimmt,
hingt dann vom Verstdrkungsfaktor der Grundverstidrkung ab. Man kann also ent-
weder die Grundverstdrkung auf ein Wunschniveau einstellen oder die Riickmeldung
iiber das komplette Betrachtungsspektrum auf den Zielwert bringen. Ein weiterer
Vorteil liegt darin, dass die Momentenregelung nahezu unverédndert auf Steer-By-
Wire Systeme libertragbar ist. Auch wenn heute offen ist, wann sich diese Techno-
logie durchsetzen wird, so ist dieser Ansatz dennoch vollstindig tibertragbar. Ein
letzter nennenswerter Vorteil besteht darin, dass auch bei der Handmomentenrege-
lung die Grundanforderung zum Superpositionsprinzip aus Kapitel 4.2 eingehalten
wird. Zusitzlich lassen sich jedoch lenkmomentbasierte Fahrerassistenzfunktionen,
wie z.B. die Fahrbahnverlassenswarnung, besonders einfach implementieren.

Der einzige durch die Struktur gegebene nennenswerte Nachteil liegt in der Tat-
sache, dass nur solche Momente im Drehstab und damit fiir den Fahrer spiirbar
sind, die in der Sollvorgabe beriicksichtigt wurden. Man kann also sagen, dass bei
dieser Reglerstruktur das Lenkgefiihl synthetisch, jedoch auf Basis real detektierter
GroBen dargestellt wird.

4.3.3 Die Unterstiitzungskraftregelung

Auch bei der Unterstiitzungskraftregelung fiihrt zunédchst die Differenz zwischen
den Winkellagen der unteren Lenksiule 075 und des Ritzels g zu einer Torsion des
Drehstabs. Das anschlieBend iiber den Momentensensor detektierte Handmoment
wird dem Sollvorgabemodul zugefiihrt. Im Gegensatz zur Kennfeld- oder Momen-
tenregelung ist bei dieser neuen Reglervariante die Unterstiitzungskraft Fyyg als Re-
gelgroBe definiert. Dabei ist Fyg die Kraft, die vom Kugelumlaufgetriebe direkt auf
die Zahnstange wirkt. Weil diese Kraft ebenfalls nur schwer und mit hohen kom-
merziellen Nachteilen messbar ist, basiert die Unterstiitzungskraftregelung wie die

SDies wire wegen der recht hohen Lenkmomente sehr unkomfortabel
®Das verbleibende Moment am Lenkrad wire nur durch die Trigheit und Reibung der Lenksiule
bis zum Drehstab bestimmt
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Momentenregelung auf einem Beobachter. In Erginzung zur Momentenregelung
muss dieser Beobachter jedoch eine bestimmte Struktur aufweisen. Dies bedeutet,
dass der Krafteingriffspunkt zwischen der Zahnstange und dem Kugelumlaufgetrie-
be der betrachteten Lenkung im Modell des Beobachters abgebildet sein muss. In
4.5 ist diese notwendige Erweiterung durch die Riickkopplung der virtuellen Sys-
temzustdnde X iiber die Matrix Fp, dargestellt.
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Abbildung 4.5: Generisches Blockschaltbild der Unterstiitzungskraftregelung

Als Grundlage stiitzt man sich dabei auf die Annahme, dass das Lenkgetriebe im
Modell inkl. des genannten Krafteingriffspunktes hinreichend genau abgebildet wer-
den kann. Des Weiteren sind die Storeinginge sowie die Momenteneinleitungs-
punkte am Ritzel und am Elektromotor bei der Umsetzung eines solchen Modells
als Beobachter bekannt. Abweichungen zwischen den Systemzustinden des Mo-
dells und den realen Zustidnden des Systems fiihren zu verdnderten Korrekturgrof3en
des Beobachters. Der Beobachter fiihrt liber seinen jeweiligen Korrekturwert die
virtuellen und realen Zustinde wieder zusammen. Modellbasiert ist daher jedoch
nicht nur deren Betrag, sondern auch der Krafteingriffspunkt bekannt.

Wihlt man nun im Folgenden die Kraft zwischen Kugelumlaufgetriebe und
Zahnstange Fyg als Regelgrofe, so kann man dadurch iiber das Sollvorgabemodul
die gewiinschte Unterstiitzungskraft direkt an der Zahnstange einstellen. Dies ist
in Abbildung 4.5 durch den Abgleich zwischen der Sollunterstiitzungskraft Fy g
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und der Istunterstiitzungskraft Fy g, dargestellt. Der unvermeidliche Berechnungs-
fehler liegt dann nur noch in der GroB3enordnung des Abbildungsfehlers der Sys-
temreibung. In Kapitel 2.4.2 wurde nachgewiesen, dass die maximale Abweichung
zwischen der modellbasiert berechneten und der real gemessenen Reibung in der
GroBenordnung < 50 N liegt. Bei den iiblichen Drehstabsteifigkeiten und Ubersetz-
ungsverhéltnissen zwischen Ritzel und Zahnstange fiihrt dies zu Momentenschwan-
kungen von < 0.5 Nm am Drehstab. Dieser Wert liegt in aller Regel unterhalb der
Wahrnehmungsschwelle des Menschen.

Diese strukturelle Verdnderung der Regelung einer elektromechanischen Ser-
volenkung hat nun zur Folge, dass externe Kraftschwankungen, also potenzielle
Nutzinformationen fiir den Fahrer verbessert an diesen weitergegeben werden.

Diese Tatsache soll erneut anhand eines kleinen Beispiel erldutert werden. Be-
trachtet man einen quasistationdren Zustand, in dem z.B. 1000 N Unterstiitzungs-
kraft bereitgestellt werden, und wird dieses Gleichgewicht z.B. durch einen Reib-
wertabfall auf der Fahrbahn gestort, so dass nur noch 900 N Unterstiitzungskraft
bereitgestellt werden miissten, so bricht das damit korrespondierende durch den
Fahrer bereitzustellende Handmoment ein, bis sich die neue Gleichgewichtslage
eingestellt hat. Die sonst hinderliche Massentrigheit des Getriebestrangs der Un-
terstiitzungseinheit wird dabei aktiv durch den Regler mitgefiihrt. Ahnlich verhilt
es sich auch bei einem abrupten Anstieg der von aulen wirkenden Kréfte. Hierbei
weicht das Unterstiitzungsgetriebe wiederum aktiv der von auflen wirkenden An-
regung aus bis sich die neuen Gleichgewichtslage eingestellt hat. Da der Fahrer
in beiden Fillen die kurzfristig zu hohe bzw. zu geringe Unterstiitzungskraft am
Lenkrad kompensieren muss, nimmt er beide Ereignisse als Lenkungsriickmeldung
wahr.

Strukturbedingt hat dieser Ansatz also den Vorteil implizit bereits eine besse-
re Riickmeldung zu liefern, ohne dass hierfiir ein Riickmeldungsmodul notwendig
wire. Wie bei den beiden anderen vorgestellten Regelansitzen, so sind auch bei
der Unterstiitzungskraftregelung die Zusatzmodule superpositionierbar, so dass die
Zukunftsfihigkeit und generelle Applizierbarkeit des Systems erhalten bleibt.

Ein weiterer Vorteil liegt in der riicklaufunterstiitzenden Wirkung dieses Ansat-
zes. Lisst der Fahrer z.B. nach dem Scheitelpunkt einer Kurve das Lenkrad durch
seine Héande gleiten, so féllt die durch die Torsion des Drehstabs angeforderte Un-
terstiitzungskraft erheblich ab. Die durch die Achse aufgeprigten Riickstellkrifte
driicken jedoch gegen den Regeleingriffspunkt zwischen Zahnstange und Kugel-
umlaufgetriebe, wodurch der Regler dafiir sorgt, dass das Unterstiitzungsgetriebe
der von auBlen wirkenden Kraft ausweicht. Im Ergebnis kann auf diese Weise die
hohe Massentrigheit des Unterstiitzungsgetriebes den Riicklauf der Achse nicht be-
hindern.

Ein nennenswerter Nachteil ist, dass durch den Regler nicht nur fiir den Fah-
rer niitzliche Informationen von der Strafe bereitgestellt werden. Auch real vor-
handene StorgroBen werden durch den Regler verstirkt an den Fahrer weitergege-
ben. Dieser Umstand macht die Einfiihrung von Zusatzmodulen zur Unterdriickung
nicht gewollter Momentenschwankungen am Drehstab notwendig, die teilweise die
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grundsitzlich positiven Eigenschaften der Unterstiitzungskraftregelung reduzieren
konnen.

Zusammenfassend kann man im Vergleich zur Momentenregelung also sagen,
dass bei der Unterstiitzungskraftregelung die Fahrbahnriickmeldung natiirlich, je-
doch nicht automatisch storgro3enfrei gegeben ist.



KAPITEL 5. KONZEPTVERGLEICH 7

Kapitel 5

Konzeptvergleich

In diesem Kapitel werden die Eigenschaften der verschiedenen Regelungskonzepte
hinsichtlich ihrer Eignung zur Ubertragung von Nutzinformationen und ihrer un-
terstiitzenden Wirkung auf das Achsriickstellverhalten in der Simulation und an-
hand von Messungen am realen System verglichen.

Zunichst wird dazu in Kapitel 5.1 das Augenmerk ganz kurz auf die zur Bewer-
tung der Ergebnisse wichtigsten Eigenschaften gelenkt, um die Interpretation der
Darstellungen zu vereinfachen.

Danach werden in Kapitel 5.2 ausgewihlte Simulationsergebnisse herangezo-
gen, die eine Aussage liber das Riickstellverhalten, das Verhalten bei impulsartiger
Storkraftanregung und -reduzierung , sowie das generelle Ubertragungsverhalten
iber dem relevanten Frequenzband erlauben. Als Referenzwert gilt jeweils das Ver-
halten des Modells der hydraulischen Servolenkung.

Im Anschluss daran wird im Kapitel 5.3 die prinzipielle Umsetzbarkeit des Be-
obachters auf Basis von Messungen an einem realen System gezeigt und abschlie-
Bend die riickmeldungsrelevanten Eigenschaften der Unterstiitzungskraftregelung
mit denen der Kennfeldregelung anhand von ausgewihlten Messergebnissen an ei-
nem, bis auf den Regler, identischen realen System verglichen.

5.1 Kiriterien zum Vergleich der Regelungskonzepte

Als Bewertungskriterien werden die in Kapitel 4 genannten harten und weichen
Anforderungen zu Grunde gelegt. Ganz allgemein gefasst sollen dabei Anregun-
gen von der Strale, die im weitesten Sinne als Nutzinformation fiir den Fahrer
interpretiert werden konnen, hervorgehoben werden. Geméll Kapitel 4 sind da-
bei steile Gradienten in Handmomentenverlauf und den damit korrespondierenden
BewegungsgroBen, das Uberschreiten der menschlichen Wahrnehmungsschwelle,
also der Betrag einer Nutzinformation, sowie ein breites Frequenzband der von der
Strale an den Fahrer iibermittelten Informationen vorteilhaft.
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5.2 Simulationsergebnisse

Als Basis fiir die Simulationen dienen die in Kapitel 2 vorgestellten Modelle der
Systeme. Soweit moglich wurden dabei die eigenschaftsbestimmenden Parameter
identisch gewihlt. Dies bezieht sich sowohl auf die mechanischen und elektrischen
Eigenschaften der Systeme, als auch auf die Applikationsparameter der verschiede-
nen Lenkungen. So ist z.B. das in Kapitel 3 untersuchte und fiir die Riickmeldung
relevante Lenkkraftniveau durch eine fiir alle Systeme identisch applizierte Basis-
unterstiitzungskennlinie gleich. Alle sonstigen Applikationsmodule, die die Syste-
meigenschaften zwar beeinflussen konnen, aber nicht einheitlich ausfiihrbar sind,
wurden zu Gunsten des Vergleichs weggelassen.

Zur Umsetzung der einzelnen Mandver in der Simulation, wurde jeweils ein ge-
eignetes Modell aus Kapitel 2 gewihlt und dieses um den individuell notwendigen
Umfang erweitert. Der jeweilige Erweiterungsumfang sowie die Wahl des Modells
und die Diskussion der Ergebnisse sind in den folgenden Abschnitten ausgefiihrt.

5.2.1 Riickstellverhalten und Eigenstabilisierung

Zur Bewertung des Riickstellverhaltens der verschiedenen Systeme und der damit
verbundenen Eigenstabilisierung des Fahrzeugs, wurde das Drei-Massen-Modell
der EPS aus Abbildung 2.7 mit dem Modell des Elektromotors aus Abbildung 2.8
kombiniert und die drei strukturell unterschiedlichen Regelansitze aus den Block-
darstellungen in Abbildung 4.3, 4.4 und 4.5 darauf angewandt. Als Vergleichsobjekt
dient das Modell der hydraulischen Servolenkung, welches in seiner Zustandsraum-
darstellung fiir den geschlossenen Regelkreis in Gleichung 2.39 vollstdndig gegeben
ist. Die Verkniipfung der einzelnen Teilmodelle, inkl. der fiir die Riickstellsimula-
tion notwendigen Erweiterungen, ist am Beispiel der beiden beobachterbasierten
Regelansitze in Abbildung 5.1 gezeigt. Zur Vollstindigkeit der Darstellung sind
die Verkniipfungen der Teilmodelle fiir die Kennfeldregelung und die hydraulische
Servolenkung in den Abbildungen D.1 und D.2 in Anhang D gezeigt.

Als Manover wurde eine stationdre Kreisfahrt bei einer Geschwindigkeit von
50 km/h und einem Lenkradwinkel von 120° gewihlt, wobei der Fahrer zum Zeit-
punkt 7o das Lenkrad loslidsst. Beobachtet wird dabei der generelle Verlauf des
Lenkradwinkels iiber der Zeit. Da nach dem Loslassen des Lenkrades nur noch
die Eigendynamik der Systeme und die anliegenden Seitenkréfte am Rad die Riick-
stellung der Lenkung beeinflussen, wurden die Modelle um ein entsprechendes Ein-
spurmodell mit nichtlinearer Beschreibung der Seitenkraft! eines potenziellen Ziel-
fahrzeugs erweitert. Um dem Drehstab der Lenkungen auch nach dem Loslassen
des Lenkrades noch ein Widerlager zu bieten und um ein ergebnisverfilschendes
Zuriickschnappen der Lenksdule zu vermeiden, wurde diese als gedimpfte Mas-
sentrigheit an den Drehstab gekoppelt>. Das Simulationsergebnis fiir die vier ver-
schiedenen Systeme ist in Abbildung 5.2 gezeigt. Wie in Abbildung 5.2 zu er-

'Eine Beschreibung des verwendeten Einspurmodells ist in Anhang H gegeben
’Das Modell der Lenksiule ist in Anhang 1.1 beschrieben
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Abbildung 5.1: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverkniipfungen zur Si-
mulation des Riickstellverhaltens bei UKR und HMR
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kennen ist, sind die Riicklaufeigenschaften der Handmomentenregelung, der Un-
terstiitzungskraftregelung und der hydraulischen Servolenkung in diesem Vergleich
sehr dhnlich. Alle drei Systeme erreichen ihren stationdren Endwert nach ca. 800 ms.
Der Riicklauf der auf Basis einer Kennfeldregelung umgesetzten Standard-EPS ver-
hilt sich dem hingegen sehr behédbig. So kann man vom Erreichen des stationdren
Endwerts des Standardreglers erst nach ca. 1,3 s reden. Dieses Verhalten ist oh-
ne Zweifel auf das im Vergleich fehlende, jedoch in der Praxis vorhandene, akti-
ve Riicklaufmodul zuriickzufiihren. Dem hingegen ist der Riicklauf der Handmo-
mentenregelung und der Unterstiitzungskraftregelung auf Basis ihrer Grundstruktur
konkurrenzfahig zur hydraulischen Servolenkung.

Dies ist fiir die beobachterbasiert funktionierende Handmomentenregelung da-
durch zu erkldren, dass bei einer detektierten Zahnstangekraft der Regler versucht,
das korrespondierende Moment am Drehstab einzustellen. Da das Lenkrad je-
doch in dem beschrieben Mandver nicht durch den Fahrer fixiert wird, entspannt
sich der Drehstab, was den Regler wiederum dazu anregt, dem sich entspannen-
den Drehstab zu folgen. Dies wirkt in der Summe fiir das beschriebene Manodver
riicklaufunterstiitzend. Als Nachteil kann dabei die starke Abhingigkeit von der
Reibung an der Lenksidule gesehen werden. Ein sehr hohes Mall an Bedampfung
fiir die Lenksédule behindert den Riicklauf erheblich, wihrend ein geringes Mal an
Reibung sehr heftige Reglerreaktionen hervorrufen wiirde.

Bei der Unterstiitzungskraftregelung féllt nach Loslassen des Lenkrades die



KAPITEL 5. KONZEPTVERGLEICH 80

120 — T

|
A Standard-EPS
100+ : “..‘ — HMR-EPS Il
----Hydraulische Servolenkung
— UKR-EPS |

80

60

40

20

Lenkradwinkel [°]

-20

-40 ‘ |
2.5 3 35 4 45

Zeit [s]

Abbildung 5.2: Verlauf des Lenkradwinkels der Vergleichssysteme bei stationdrer
Kreisfahrt und Loslassen des Lenkrads durch den Fahrer

angeforderte Servokraft mit der Entspannung des Drehstabs ab. Ist die von au-
Ben anliegende Zahnstangenkraft hoher als die Servokraft der Lenkung, so weicht
die Unterstiitzungseinheit der dufleren Kraft sogar aus. Dieser Zusammenhang
begiinstigt den Riicklauf erheblich. Auch bei diesem Regelansatz besteht der glei-
che Zusammenhang, wie bei der Handmomentenregelung, hinsichtlich Ddmpfung
der Lenksédule und Riicklaufverhalten. Daher verwundert es auch nicht, dass sich
beide Ansitze unter den gegebenen Bedingungen so dhnlich verhalten.

5.2.2 Schwelleniiberfahrt

Zur Bewertung des Transparenz der verschiedenen Systeme hinsichtlich einer ab-
rupten Erhohung der anliegenden Zahnstangenkraft wurde das vormals in Abschnitt
5.2.1 verwendete Drei-Massen-Modell in gleicher Kombination mit dem Modell
des Elektromotors aus Abbildung 2.8 verwendet. Die Regler aus den Blockdar-
stellungen in Abbildung 4.3, 4.4 und 4.5 miissen daher nicht angepasst werden. Als
Vergleichsobjekt dient wieder das Modell der hydraulischen Servolenkung aus Glei-
chung 2.39. Die Verkniipfung der einzelnen Teilmodelle, inkl. der fiir die Schwel-
leniiberfahrt notwendigen Erweiterungen, ist am Beispiel der beiden beobachterba-
sierten Regelansitze in Abbildung 5.3 gezeigt. Zur Vollstindigkeit der Darstellung
sind die Verkniipfungen der Teilmodelle fiir die Kennfeldregelung und die hydrau-
lische Servolenkung in den Abbildungen D.3 und D.4 in Anhang D gezeigt.

Bei diesem Manover fihrt das Fahrzeug mit einer quasistationdren Geschwin-
digkeit von 50 km/h geradeaus. Im Gegensatz zum Mandover zur Bewertung des



KAPITEL 5. KONZEPTVERGLEICH 81

ext

PeLDC-PBLDC

=3 4
[
[

D [j
_|
©
w)
(@]

am T

——
S
=

IR
)

-

VFzg

Abbildung 5.3: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverkniipfungen zur Si-
mulation einer Schwelleniiberfahrt bei UKR und HMR

Riickstellverhaltens aus Abschnitt 5.2.1 wird hiebei jedoch zum Zeitpunkt 7y die
Seitenfiihrungskraft impulsartig um 500 N erhoht. Beobachtet wird hierbei die
Lenkradwinkelbeschleunigung iiber der Zeit. Als Widerlager des Drehstabs dient
ein stark vereinfachtes Fahrermodell in Verbindung mit der durch eine geddmpfte
Massentrigheit dargestellten Lenksdule. Das Fahrermodell versucht dabei den ur-
spriinglich gewiahlten Lenkwinkel von 0° beizubehalten. Das Simulationsergebnis
fiir die vier verschiedenen Systeme ist in Abbildung 5.4 gezeigt. In Abbildung 5.4
fallt sofort auf, dass sich das Verhalten der Unterstiitzungskraftregelung erneut sehr
dem des Modells der hydraulischen Servolenkung annihert. Beide Systeme haben
einen nahezu kollinearen Verlauf. Auf die Darstellung der Handmomentenregelung
ist zu Gunsten der Ubersichtlichkeit und wegen des sehr #hnlichen Verhalten zur
Unterstiitzungskraftregelung verzichtet worden. Der Standardregler hingegen zeigt
im Zeitraum 7o = 3 s < t < 3,025 s ein leicht verzogertes Anschwingverhalten.
Auch das erste lokale Minimum wird mit einer um etwa 1 rad/s? kleineren Am-
plitude bei gleichbleibendem Zeitverzug erreicht. Beim darauffolgenden Maximum
bei t = 3,06 s liegt die Differenz zwischen den Absolutwerten der Amplituden dann
schon bei ca. 2 rad /s*. Aus dieser um ca. 20% hoheren maximalen Ausprigung der
Impulsantwort der UKR-EPS und der HPS und den damit korrelierenden steileren
Gradienten gegeniiber dem Standardregler ist davon auszugehen, dass auch geringe-
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Abbildung 5.4: Lenkradwinkelbeschleunigungen der Vergleichssysteme bei einer
impulsartigen Fahrbahnanregung

re Anregungen an der Zahnstange noch oberhalb der menschlichen Wahrnehmungs-
schwelle liegen. Der geringe Zeitverzug im Anschwingverhalten des Standardreg-
lers von ca. 10 ms liegt dem hingegen so weit unter der Echtzeitwahrnehmung des
Menschen, dass daraus folgend keine negativen Auswirkungen ableitbar sind.

5.2.3 Reibwertsprung

In Ergénzung zur impulsartigen Erhohung der Zahnstangenkraft bei einer Schwel-
leniiberfahrt soll die Transparenz der verschiedenen Systeme hinsichtlich einer ab-
rupten Reduktion der anliegenden Zahnstangenkraft bei einem Reibwertsprung eben-
falls bewertet werden. Das vormals in Abschnitt 5.2.1 verwendete Drei-Massen-
Modell in Kombination mit dem Modell des Elektromotors aus Abbildung 2.8 bleibt
dabei, so wie die Regler aus den Blockdarstellungen in Abbildung 4.3, 4.4 und 4.5
unangetastet. Als Vergleichsobjekt dient wieder das Modell der hydraulischen Ser-
volenkung aus Gleichung 2.39. Die Verkniipfung der einzelnen Teilmodelle inkl.
der fiir den Reibwertsprung notwendigen Erweiterungen ist am Beispiel der beiden
beobachterbasierten Regelansitze in Abbildung 5.5 gezeigt. Zur Vollstiandigkeit
der Darstellung sind die Verkniipfungen der Teilmodelle fiir die Kennfeldregelung
und die hydraulische Servolenkung in den Abbildungen D.5 und D.6 in Anhang D
gezeigt.

Dazu bedient man sich des Mandvers der stationdren Kreisfahrt aus Abschnitt
5.2.1 bei gleicher Geschwindigkeit und gleichem Lenkwinkel. Im Gegensatz zum
Mandéver zur Bewertung des Riickstellverhaltens wird hiebei jedoch zum Zeitpunkt
to die Seitenfiihrungskraft auf 50% des Ursprungswerts reduziert. Dazu wird die aus
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Abbildung 5.5: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverkniipfungen zur Si-
mulation eines Reibwertsprungs bei UKR und HMR

dem Einspurmodell resultierende Seitenkraft mit dem Faktor 0,5 skaliert. Beobach-
tet wird hierbei wieder die Lenkradwinkelbeschleunigung iiber der Zeit. Als Wider-
lager des Drehstabs dient ein stark vereinfachtes Fahrermodell in Verbindung mit
der durch eine gedampfte Massentridgheit dargestellten Lenksédule. Das Fahrermo-
dell versucht dabei den urspriinglich gewihlten Lenkwinkel von 120° beizubehal-
ten. Das Simulationsergebnis fiir die vier verschiedenen Systeme ist in Abbildung
5.6 gezeigt. In Abbildung 5.6 ist ersichtlich, dass sich das Anschwingverhalten der
drei System im Zeitintervall 7o = 3 s <t < 3,025 s stark unterscheidet. Das Mo-
dell der UKR-EPS zeigt dabei die heftigste Reaktion und hat sein Maximum bei
ca. 24 rad /s*>. Allerdings zeigt der zeitliche Verlauf der Lenkradwinkelbeschleuni-
gung des Systems auch einen zweiten Zwischenschwinger, der jedoch eher auf das
relativ einfache Fahrermodell als auf den Regler zuriickzufiihren ist. Die hydrau-
lische Servolenkung hat im Anfangsbereich den steilsten Gradienten, bleibt jedoch
hinsichtlich der maximalen Amplitude mit 16 rad/s*> hinter der UKR. Der Stan-
dardregler zeigt mit einem Maximum von 13 rad /s* die geringste Transparenz und
weist den schon bei der Schwelleniiberfahrt bemerkten zeitlichen Verzug auf. Ab
t = 3,025 s ist der Verlauf der Lenkradwinkelbeschleunigungen der HPS und der
UKR-EPS wieder nahezu kollinear. Der Standardregler zeigt ab diesem Zeitpunkt
ein Abklingverhalten mit im Vergleich zu den beiden anderen Systemen etwa halber
Amplitude.
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Abbildung 5.6: Lenkradwinkelbeschleunigungen der Vergleichssysteme bei einem
Reibwertsprung

Wie zuvor bei der Schwelleniiberfahrt, so ist auch beim Reibwertsprung ein
deutlich prignanteres Verhalten der HPS und der UKR-EPS erkennbar. Aufgrund
der deutlich hoheren Amplituden der HPS und der UKR sind diese beiden Sys-
teme jedoch sensitiver gegeniiber der Detektion von Reibwertschwankungen zwi-
schen Reifen und Fahrbahn. Dies ermdglicht es dem Fahrer sich genauso sensibel
an die gednderten fahrphysikalischen Zusammenhédnge anzupassen. Die Reakti-
onsfahigkeit des Fahrers auf Reibwertdnderung bleibt also bei diesen beiden Syste-
men ldnger erhalten, als dies beim Standardregler der Fall ist.

5.2.4 Storverhalten

Zur Bewertung der Transparenz der unterschiedlichen Systeme iiber dem relevanten
Frequenzband von 0 Hz bis 15 Hz und des dabei entstehenden Phasenverzugs wur-
de analog zur Spezifikation aus Kapitel 4 jeweils der Betrags und der Phasengang
simulativ ermittelt. Dazu wurde fiir die Unterstiitzungskraftregelung auf das Zwei-
Massen-Schwingermodell aus Abbildung 2.9 und fiir die Kennfeldregelung auf das
Ein-Massen-Schwingermodell aus Abbildung 2.10 zuriickgegriffen. Das Motor-
modell aus Abbildung 2.8 bleibt dabei fiir beide Systeme unveridndert. Durch die
gednderte Anzahl der Zustandsgroflen der hier verwendeten Modelle miissen konse-
quenterweise die strukturell unterschiedlichen Regelansitze aus den Abbildungen
4.3, 4.4 und 4.5 auf die reduzierten Modellstrukturen erneut angewendet werden.
Das Modell der hydraulischen Servolenkung muss dem hingegen nicht angepasst
werden.

Zur Erzeugung der Ubertragungsfunktionen der Systeme wird das Modell vir-
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tuell am Drehstab fest eingespannt. Dies bedeutet, dass der Lenkwinkel der unte-
ren Lenksdule mit dem konstanten Wert 0° parametriert wird. Im Anschluss dar-
an werden die Modelle mit einer Kraftanregung auf die Zahnstange in Form ei-
nes Sinussweeps von 0 Hz bis 30 Hz> mit einer konstanten Amplitude von 500 N
beaufschlagt. Das systemabhéngig daraus resultierende Drehstabmoment und die
Kraftanregung werden dabei zur Auswertung gespeichert.

Die Verkniipfung der einzelnen Teilmodelle zur Bewertung des Storverhaltens
ist am Beispiel der beiden beobachterbasierten Regelansitze in Abbildung 5.7 ge-
zeigt. Zur Vollstiandigkeit der Darstellung sind die Verkniipfungen der Teilmodelle
fiir die Kennfeldregelung und die hydraulische Servolenkung in den Abbildungen
D.7 und D.8 in Anhang D gezeigt.
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Abbildung 5.7: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverkniipfungen zur Si-
mulation des Storverhaltens bei UKR und HMR

Aus dem jeweiligen Quotienten des Kreuzleistungsdichtespektrums der Ein-
und Ausgangssignale F,y; und Mpg und der spektralen Leistungsdichteverteilung
von F,,; lassen sich anschlieBend die Ubertragungsfunktionen der Systeme nume-
risch approximieren. Hierzu steht die MATLAB-Funktion tfestimate zur Verfiigung.
Vertiefende Literatur zu den Grundlagen des Algorithmus ist fiir das Kreuzleis-
tungsdichtespektrum mit [Rabiner und Gold, 1975], [Oppenheim und Schafer, 1999]
und [Welch, 1967] und fiir die spektrale Leistungsdichteverteilung mit [Welch,
1967], [Hayes, 1996] und [Stoica und Moses, 1997] gegeben. Die Auswertung
der Simulationsergebnisse fiir den Betrags- und Phasengang der Kennfeld- und Un-

3Die Frequenz wird dabei innerhalb von 60 s linear bis auf den Endwert erhoht.
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terstiitzungskraftregelung sowie der hydraulischen Servolenkung ist in Abbildung
5.8 gezeigt. Aus dem Betragsgang in Abbildung 5.8 ist ersichtlich, dass die Grund-
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Abbildung 5.8: Vergleich der Frequenzginge zur Storiibertragung einer hydrauli-
schen Servolenkung mit denen einer Kennfeld- und Unterstiitzungskraftregelung

verstiarkung der hydraulischen Servolenkung iiber das betrachtete Frequenzband na-
hezu konstant bleibt. Auch die UKR-EPS und der Standardregler konnen Informa-
tionen mit unverandertem Betrag bis zu einer Frequenz von ca. 6 Hz iibertragen.
Der Betragsgang des Standardreglers steigt dann bis zu seiner Resonanzfrequenz
bei 9,5 Hz um ca. 2 dB an, bevor dieser mit einem Gradienten von 1,25 dB/Hz
steil abfillt. Der Betragsgang der UKR-EPS hingegen fillt schon ab ca. 6 Hz kon-
tinuierlich mit einem relativ flachen Gradienten ab. So betrigt der Abfall bis zum
Ende des relevanten Frequenzbereichs bei 15 Hz nur ca. 1 dB.

So ist es nicht verwunderlich, dass der Phasengang des Standardreglers bereits
bei 9,5 Hz eine Phasendrehung von 90° aufweist, wihrend die UKR-EPS 30° Phase
erst bei 15 Hz und die hydraulische Lenkung sogar erst bei 30 Hz erreicht. Geht
man bezogen auf die Resonanzfrequenz des Standardreglers von eine sinusoidalen
Storkraftanregung aus, so betrdgt das Zeitintervall fiir eine Viertelschwingung ca.
26 ms. Da man bis zu einem Intervall von 100 ms von Echtzeitwahrnehmung durch
den Menschen ausgeht, sollte die Riickmeldung des Standardreglers jedoch eben-
falls als authentisch empfunden werden. In dieser Arbeit nicht weiter betrachtete
zeitliche Verzogerungen der Riickmeldung, z.B. aus elastisch gelagerten Spurlen-
kern, konnen jedoch dazu fiihren, dass die Riickmeldung des Lenksystems nicht
mehr mit der Gesamtfahrzeuganregung korreliert. Die Ausprigung dieser potenzi-
ellen Unstimmigkeit ist jedoch vor allem vom Betrag der Riickmeldung abhéngig.
Liegt dieser Wert, abhédngig von der Frequenz der Storkraftanregung, unterhalb der
menschlichen Wahrnehmungsschwelle, so kann auch keine Unstimmigkeit auffal-
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len.

Zusammenfassend ist festzuhalten, dass sich im Frequenzgang der Systeme
auch die Simulationsergebnisse aus der Schwelleniiberfahrt und dem Reibwert-
sprung wieder finden. Beide Mandver haben einen entsprechend hohen Frequenzin-
halt, was dazu fiihrt, dass die Riickmeldung des Standardreglers im Vergleich zur
UKR und der hydraulischen Lenkung mit reduzierter Amplitude und leichter zeitli-
cher Verzogerung auftritt. Der Verlauf des Betrags- und Phasengangs der UKR-EPS
ist forméhnlich zu dem der HPS, bleibt jedoch leicht hinter der Riickmeldefreudigkeit
einer HPS zuriick. Der grofe Unterschied im Riicklaufverhalten der Systeme ist
nicht im Frequenzgang erklirbar, da es sich hierbei um ein vergleichsweise nieder-
frequentes Mandver handelt.

5.3 Messungen am realen System

Zur finalen Validierung und zur Priifung der generellen Umsetzbarkeit der vorge-
stellten Unterstiitzungskraftregelung wurde zunichst der notwendige Beobachter
im Rahmen einer Diplomarbeit auf einem real verfiigbaren System umgesetzt. Die
durch die verfiigbare Hardware gegebenen Einschrinkungen hinsichtlich der er-
forderlichen Diskretisierung und Skalierung der Algorithmik verdndern die Eigen-
schaften aus der Theorie erheblich. Des Weiteren bestand die Notwendigkeit, sich
in eine bestehende Software-Architektur zu integrieren, um Basiskomponenten der
hardwarenahen Software sowie bestehende Applikationsmodule und Sicherheits-
funktionen zu libernehmen. Insbesondere die Sicherheitsfunktionalititen reduzie-
ren die Potenziale des vorgestellten Ansatz signifikant.

In den folgenden Abschnitten wird daher zunichst die prinzipielle Eignung des
Beobachters auf einem echtzeitfihigen Rapid-Control-Prototyping-System* anhand
des Vergleichs ausgewdihlter Messdaten und Rechenergebnissen des Beobachters in
einem realen System gezeigt. Anschliefend werden die zuvor in der Simulation
gezeigten Vorteile des Konzepts mit Hilfe des Vergleichs zwischen einem EPS-
Standardregler und dem neuartigen Ansatz dargelegt. Auch hier erfolgt der Nach-
weis iiber Messungen, die im Rahmen aussagekriftiger Testfahrten erhoben wur-
den.

5.3.1 Giiite des Beobachters

Zur Umsetzbarkeit des Konzepts ist es wichtig, dass die Systemzustinde, sowie
die Zahnstangenkraft ausreichend genau durch den Beobachter erfasst werden. Die
Systemzustdnde sind zum einen wichtig, um den dargestellten Zustandsregler tat-
sdchlich zu verwenden und zum anderen stellen sie eine wichtige Komponente fiir
den Zugriff auf den virtuellen Messpunkt der Unterstiitzungskraft zwischen Kuge-
lumlaufgetriebe und Zahnstange dar. Die Zahnstangekraft wiederum komplettiert

“Hierbei wurde eine Autobox der Firma dSpace verwendet. Die Vernetzung mit dem Fahrzeug
und die Einbindung der externen Messtechnik (Messspurstangen) ist in Anhang G gezeigt.
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die Summe aller Unbekannten, um verlisslich auf die gewihlte RegelgroBe zugrei-
fen zu konnen.

Kantholziiberfahrt

Aus den vorangegangenen Kapiteln ist hervorgegangen, dass insbesondere Mandver
mit hohem Frequenzinhalt und trotzdem verhéltnismifBig kleinen auf die Zahnstan-
ge wirkenden Kriften besonders anspruchsvoll zu detektieren sind. Aus diesem
Grund ist zur Validierung das Uberfahren eines Kantholzes gewihlt worden. Hier-
bei fihrt der Fahrer bei einer konstanten Geschwindigkeit von ca. 15 km/h mit
einem Rad {iber ein Kantholz mit quadratischem Querschnitt und ca. 10 cm Kan-
tenldnge. Die dabei entstehende Vertikalbewegung des Radtrédgers sorgt iiber die
bestehende Radhubkinematik fiir einen impulsartige Kraftstof in Zahnstangenrich-
tung.

In Abbildung 5.9 und 5.10 sind die dabei durch den Beobachter berechneten
Systemzustédnde fiir die Rotorlage ¢p;pc, seine Rotorgeschwindigkeit ¢p;pc sowie
die damit korrespondierende Position der Zahnstange xz und ihre Geschwindigkeit
Xz im Vergleich zu entsprechenden Messungen am realen System gezeigt. Aus Ab-
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Abbildung 5.9: Vergleich zwischen Messung und Beobachtung der Rotorlage und
ihrer Geschwindigkeit beim Uberfahren eines Kantholzes

bildung 5.9 ist ersichtlich, dass der Beobachter in der Lage ist, die Zustinde des
Motors nahezu perfekt wiederzugeben. Dies ist auch nicht verwunderlich, da iiber
den Kommutierungssensor des Elektromotors die Rotorlage ¢p;pc gleichzeitig ei-
ne Messgrole des Systems darstellt. Dass die daraus resultierende Rotorgeschwin-
digkeit ¢@prpc ebenfalls sehr gut abgebildet wird, ist dem direkten numerischen
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Zusammenhang zwischen diesen beiden Grofen zu verdanken. Erstaunlich ist viel-

E‘ 03 T T T T T T
£ —— Messung
o —~ —— Beobachter
o 0.25
=
c
()
<y
S 0.2 .
w0
C
T —
N © | | | | | |
E o 0.5 1 15 2 25 3 35
.*G_—J' 4 T T T T T T
4
[@)]
5 2+ i
£
2 ~
£ 0
(%)
()
2 -2 .
()
(@)]
% -4 | | | | | |
‘g 0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 3.5
< Zeit [s]
N

Abbildung 5.10: Vergleich zwischen Messung und Beobachtung der Zahnstangen-
position und ihrer Geschwindigkeit beim Uberfahren eines Kantholzes

mehr das Ergebnis aus Abbildung 5.10 fiir die Berechnung der Zahnstangenposition
xz und ihrer Geschwindigkeit Xz, die ebenfalls sehr gut abgebildet werden. Dieses
Ergebnis ist den verhéltnisméBig geringen wirkenden Krifte bei dem ausgewihlten
Mandver zuzuschreiben (vgl. Abbildung 5.11). Hierdurch spielt die Elastizitét des
Riemens eine untergeordnete Rolle, wodurch man von einer nahezu starren Kopp-
lung zwischen Zahnstange und Rotor ausgehen kann. Dieser Riickschluss wird
auch durch den forméhnlichen Verlauf der oberen Zeitschriebe aus Abbildung 5.9
und 5.10, sowie der unteren Zeitschriebe der gleichen Abbildungen untermauert.

Der in Abbildung 5.11 gezeigte Vergleich zwischen der gemessenen und der
beobachteten externen Kraft zeigt dem hingegen durchaus einige Abweichungen.
Der Verlauf der Kraft liber der Zeit wird nur beim eigentlichen Ereignis bei ca.
1,8 s hinreichend genau wiedergegeben. Dies war auch nicht anders zu erwar-
ten, da vor dem Erreichen der Losbrechkraft der Zahnstange auch keine Bewegung
im Lenkgetriebe stattfindet. Dieser Umstand wiederum unterbindet die Berech-
nung einer externen Kraft. Nach dem Ereignis ¢ > 1,8 s ist durch die impulsartige
Kraftanregung die Losbrechkraft iberwunden, so dass der Beobachter auch relativ
schnell einen zutreffenden Wert errechnet. Dies ist nachvollziehbar, da im Intervall
1,8 s <t < 1,85 s der Gradient der Berechnung zunichst stetig ansteigt und beim
Richtungswechsel der Kraft bei ¢ > 1,85 s dem real gemessenen Sprung recht gut
folgen kann.

Im Anhang E sind weitere Abbildungen zur Validierung der Beobachtergiite ge-
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Abbildung 5.11: Vergleich zwischen Messung und Beobachtung der Zahnstangen-
kraft beim Uberfahren eines Kantholzes

zeigt. Die recht gute Abbildung der Systemzusténde ldsst sich in allen Diagrammen,
genauso wie die Schwiche bei der Berechnung der externen Kraft an der Schwelle
zum Losbrechmoment der Zahnstange nachvollziehen. Als Riickschluss empfiehlt
sich zur Umsetzung des Ansatzes in der Serienentwicklung auf detailliertere Rei-
bungsmodelle zuriickzugreifen oder z.B. durch ein Toggeln um die quasistationire
Ruhelage des Systems das Losbrechmoment auf ein niedrigeres Niveau zu senken.

5.3.2 Riicklaufverhalten

Das Riicklaufverhalten des neuartigen Regelungsansatzes wurde im Vergleich mit
einem bereits bestehenden und in der Serie verfiigbaren Regler untersucht. Um
einen moglichst hohen Grad der Vergleichbarkeit zu erhalten, wurden die beiden
Konzepte in einem identischen Fahrzeug auf dem gleichen Lenksystem untersucht.
Dadurch sind sowohl Einfliisse aus anderen Fahrzeugparametern, wie z.B. die Rei-
fen und die Fahrzeugmasse, als auch durch das Lenksystem selbst ausgeschlos-
sen. Die Parameter der Applikationsmodule, wie z.B. die Kennlinien zur Basisun-
terstiitzungskraft, sind ebenfalls, soweit moglich, identisch gewihlt worden. Ein-
schrinkungen zu diesem Identitédtsprizip gab es nur dort, wo z.B. aus Stabilitits-
griinden andere Parameter gewihlt werden mussten oder wo konzeptbedingte Un-
terschiede bestehen. So ist z.B. das aktive Riicklaufmodul des Standardreglers aktiv,
wihrend dieses bei der Unterstiitzungskraftregelung nicht existiert. Zur Bewertung
der Riicklaufeigenschaften wurden zwei Manover ausgewihlt, die sich auch durch
weniger geiibte Fahrer leicht reproduzieren lassen und auch im Alltag eine gewis-
se Relevanz haben. Dies sind das Hands-Off Mandver und das Losfahren aus dem
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Stand mit gelenkter Vorderachse.

Hands-Off Manover

Beim Hands-Off Manover fihrt der Fahrer mit einer niedrigen konstanten Geschwin-
digkeit auf einer Kreisbahn und zieht dabei die Lenkung solange zu, bis er sich
an der Grenze zum Untersteuern des Fahrzeugs befindet. Nach Erreichen dieses
Arbeitspunktes nimmt der Fahrer beide Hande vom Lenkrad und beobachtet bzw.
misst den Lenkradriicklauf. Die niedrige Geschwindigkeit ist gewihlt, um rela-
tiv hohe Lenkradwinkel bis zum Untersteuern zuzulassen. Die Grenze des Un-
tersteuern wird angefahren, da diese mit einem bestimmten Wert fiir die Querbe-
schleunigung, also auch fiir die Seitenkraft am Rad korreliert. So lassen sich re-
lativ einfach die gleichen Bedingungen fiir den Konzeptvergleich erzeugen. Das
Manover hat eine gewisse Relevanz im Alltag, da der Fahrer nach jedem Abbie-
gevorgang die eigenstdndige Riickstellung der Lenkung erwartet. Manche Fahrer
nutzen sogar diese Eigenschaft und lassen das Lenkrad beim Herausfahren aus der
Kurve durch die Hinde gleiten. In Abbildung 5.12 ist der Vergleich der Riick-
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Abbildung 5.12: Lenkradwinkelverlauf beim Hands-off Mandver

laufeigenschaften zwischen der EPS mit Standardregler und der gleichen EPS mit
Unterstiitzungskraftregelung gezeigt. Zum Zeitpunkt des Lenkradloslassens bei
t = 25,6 s liegt bei beiden Systemen ein Lenkradwinkel von ca. 120° an. Es ist
sofort ersichtlich, dass die UKR wesentlich schneller auf ihren stationdren End-
wert zurilicklduft, als dies beim Standardregler der Fall ist. Das System beginnt
bereits zum Zeitpunkt des Lenkradloslassens sofort mit dem Riicklauf, wihrend
das Riicklaufmodul des Standardreglers einer Verzogerung von ca. 250 ms unter-
liegt. Der erste Nulldurchgang ist bei der Unterstiitzungskraftregelung bereits 0,5 s



KAPITEL 5. KONZEPTVERGLEICH 92

nach dem Loslassen des Lenkrads erreicht. Der stationidre Endwert wird nach 1,2 s
erreicht. Beim Standardregler erfolgt hingegen der erste Nulldurchgang erst 200 ms
nach der UKR. Der stationire Endwert ist beim Standardregler erst 500 ms nach der
UKR erreicht. Zudem ist der Uberschwinger bei der UKR ca. 8° geringer als beim
Standardregler.

Allerdings ist auch erkennbar, dass der stationdre Endwert der UKR nicht genau
bei Null, sondern bei —5° Lenkwinkel erreicht ist. Dies ist darauf zuriickzufiihren,
dass die von auBlen wirkenden Krifte unterhalb der Detektionsschwelle des Beob-
achters liegen. Daher gibt es keine treibende Kraft mehr, die dem System eine
weitere Korrektur auf den Endwert Null aufprigen wiirde. Weiterhin muss man
zugestehen, dass auch das aktive Riicklaufmodul des Standardreglers wesentlich
aggressiver appliziert werden konnte. Es ist dann jedoch zu erwarten, dass sich
auch der Uberschwinger des Standardreglers noch auffilliger darstellen sollte.

Als wesentlicher Vorteil bleibt jedoch, dass die kraftorientierte Riickstellung
der Unterstiitzungskraftregelung immer auf den stationdren Endwert zuriicklaufen
wird, der durch die Zahnstangenkraft Null gegeben ist>. Der stationire Endwert des
Standardreglers bleibt hingegen in jeder Fahrsituation auf den Lenkradwinkel Null
fixiert.

Losfahren aus dem Stand

Beim Losfahren aus dem Stand mit gelenkter Vorderachse wird bei Fahrzeugstill-
stand und laufendem Motor der Lenkung bis in den Endanschlag eingeschlagen.
Danach beschleunigt der Fahrer ohne die Hande am Lenkrad zu haben moderat, bis
ein stationdrer Endwert fiir den Lenkradwinkel erreicht ist. Die Hinde werden dabei
nicht am Lenkrad gehalten, um hierdurch dem System keine zusitzliche Ddmpfung
zu iiberlagern und damit den Vergleich zu verfdlschen. Bewertet wird wie ziigig
die Lenkung in der Lage ist auf den stationdren Endwert zuriickzulaufen. Dieses
Mandver kommt im Alltag z.B. beim Wenden vor. Allerdings ist anzunehmen, dass
im StraBenverkehr der Fahrer seine Hinde am Lenkrad hilt.

In Abbildung 5.13 ist die Lenkungsriickstellung der Unterstiitzungskraftregel-
ung im Vergleich zum Standardregler gezeigt. Das Fahrzeug fihrt in beiden Fillen
bei dem Zeitstempel 1 = 19,5 s an. Der Unterstiitzungskraftregler hat dabei im
Intervall 20,75 s <t < 22,25 s einen steileren Gradienten als der Standardregler
und kommt daher bei = 23 s auf einen stationdren Endwert fiir den Lenkwinkel
von ca. 15°. Der gleiche Endwert ist beim Standardregler erst ca. 1 s spiter erreicht.
Beide Riickstellverldufe sind kontinuierlich und wirken sehr harmonisch.

Auch in diesem Manover zeigt sich die riicklaufunterstiitzende Wirkung der Un-
terstiitzungskraftregelung. Da auch in diesem Fall der Standardregler aggressiver
applizierbar ist und beide Regler gleichermaB3en harmonisch auf den selben Endwert
zuriicklaufen, kann hier weder von einem Vor- noch von einem Nachteil der UKR

5Durch den Riicklauf auf die Zahnstangenkraft Null stellt sich ein Handmomentenminimum ein,
welches dem Fahrer den Lenkwinkel zum Beibehalten des stationidren Fahrzustandes anzeigt. Auch
beim Powerslide mit groen Schwimmwinkeln zeigt sich ein natiirlicher Lenkungsriicklauf.
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Abbildung 5.13: Lenkradwinkelverlauf beim Losfahren aus dem Stand

gesprochen werden. Dennoch bleibt bemerkenswert, dass die positiven Lenkungs-
riickstelleigenschaften der Unterstiitzungskraftregelung ganz ohne das Vorhanden-
sein eines aktiven Riickstellmoduls erreicht werden.

5.3.3 Lenkungsriickmeldung
Kantholziiberfahrt

Bei der Kantholziiberfahrt fihrt der Fahrer mit einer Geschwindigkeit von 20 km/h
mit dem rechten Vorderrad iiber ein Kantholz mit quadratischem Querschnitt und ei-
ner Kantenldnge von 10 cm. Die dabei auftretende Vertikalbewegung des Radtréigers
sorgt iiber die vorhandene Radhubkinematik fiir eine impulsartige Kraftanregung in
die Bewegungsrichtung der Zahnstange. Der Fahrer hat dabei die Hdande nicht am
Lenkrad, um die daraus resultierenden Varianz in der Bedimpfung der Lenksédule
unberiicksichtigt lassen zu kdnnen.

Bewertet wird, mit welcher Amplitude und mit welchem zeitlichen Verzug eine
Informationsweitergabe dieser Anregung an den Fahrer erfolgt. Der Vergleich des
Handmoments iiber der Zeit fiir die Unterstiitzungskraftregelung und den Standard-
regler ist in Abbildung 5.14 gezeigt. Aus Abbildung 5.14 ist sofort ersichtlich, dass
beide Regler mit einem dhnlich steilen Gradienten auf die Anregung von der Stra-
Be reagieren. Allerdings kann anhand der vorliegenden Messdaten nicht bewertet
werden, ob sich der zeitlicher Verzug zwischen dem Kraftsto3 und der Darstel-
lung im Handmoment unterscheidet. Dies ist der Tatsache geschuldet, dass zum
Vergleich der Messdaten ein Offset-Abgleich im Zeitvektor durchgefiihrt werden
musste. Auffillig sind jedoch die erheblich hoheren Amplituden des Handmomen-
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Abbildung 5.14: Vergleich des Handmomentenverlaufs der UKR und des Standard-
reglers beim Uberfahren eines Kantholzes

tenverlaufs bei der Unterstiitzungskraftregelung. Der Maximalausschlag der UKR
ist sogar um ca. 70% hoher als der des Standardreglers. Beim Uberfahren des Kant-
holzes besteht mit Sicherheit kein Zweifel, dass beide Lenksysteme in der Lage
sind dieses Ereignis an den Fahrer zu kommunizieren. Viel wichtiger ist jedoch der
Riickschluss, dass Kraftanregungen an der Zahnstange mit hohem Frequenzinhalt
durch die Unterstiitzungskraftregelung mit nicht unbedeutend hoheren Amplitude
wiedergegeben werden, als dies beim Standardregler der Fall ist. Dies bedeutet,
dass der Fahrer eines Fahrzeugs mit UKR auch dann noch in der Lage ist kleine
und hochfrequente Anregungen aufzulosen, wenn die Riickmeldung des Standard-
reglers bereits unterhalb der menschlichen Wahrnehmungsschwelle liegt.

Untersteuern

Beim Untersteuern fahrt der Fahrer mit einer konstanten Geschwindigkeit von ca.
50 km/h auf einer Kreisbahn und zieht dabei die Lenkung solange zu, bis das Fahr-
zeugs liber die eingeschlagenen Vorderrdder schiebt. Der Haftungsabriss zwischen
Reifen und Fahrbahn an der Vorderachse sorgt fiir einen Einbruch der Zahnstangen-
kraft. Der Fahrer behilt dabei beide Hinde am Lenkrad und beobachtet bzw. misst
den damit korrespondierenden Einbruch des Lenkradmomentes. Die Kombinati-
on von moderater Geschwindigkeit und langsamen zuziehen der Lenkung wurde
gewihlt, da sich hierbei relativ leicht der Untersteuervorgang einleiten und repro-
duzieren lasst. Des Weiteren besteht bei diesem Manover durchaus eine Korrelati-
on mit einer moglichen Situation aus dem Straenverkehr. Fahrt man z.B. in eine
Autobahnabfahrt, so kommt es recht hiufig vor, dass sich der Kurvenradius mit zu-
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nehmender Strecke reduziert. Um dem Verlauf der StraBle weiter zu folgen, ist man
gezwungen die Lenkung weiter zu schlieBen oder die Geschwindigkeit zu reduzie-
ren. Lisst sich die Geschwindigkeit nicht schnell genug reduzieren, so kommt es
zum Untersteuern. Ein friihzeitiges Erkennen dieser Situation ist also durchaus der
Sicherheit im Straenverkehr zutréglich.

In Abbildung 5.15 ist der Vergleich des Handmoments iiber der Zeit bei einer
EPS mit Standardregler und mit Unterstiitzungskraftregler in einer Untersteuersi-
tuation gezeigt. Die Untersteuersituation beginnt ca. zum Zeitpunkt ¢ = 39,25 5. Es
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Abbildung 5.15: Vergleich des Lenkmomentenverlauf beim Untersteuern

ist sofort ersichtlich, dass die UKR im Zeitintervall 39,25 s < ¢ < 39,75 s mit ei-
nem Handmomenteneinbruch von etwa 2 Nm reagiert. Auch wenn sich kein schar-
fer Grenzwert der menschliche Wahrnehmungsschwelle zur Auflosung von Hand-
momentschwankungen festlegen lédsst, so ist der praktisch angenommene Grenz-
wert von 0,5 Nm bereits nach etwa 250 ms erreicht. Dies meldet dem Fahrer
die Untersteuersituation deutlich zuriick, so dass dieser im folgenden Intervall von
39,75 s <t < 40 s die Lenkung so weit 6ffnet, dass das Handmoment auf Null
abfillt. Dies entspricht auch der fahrphysikalisch richtigen Reaktion, um die Kon-
trolle liber das Fahrzeug zu behalten.

Im Gegensatz dazu erfolgt der Momentenabfall beim Standardregler wesentlich
verhaltener. Die rein pragmatisch festgelegte Grenze zur menschlichen Wahrneh-
mung von Handmomentschwankungen wird erst nach ca. 750 ms erreicht. Zusétzlich
ist anders als bei der UKR 1im Handmomentenverlauf des Standardreglers auch kei-
ne deutliche Fahrerreaktion ersichtlich.
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5.3.4 StorgroBenempfindlichkeit
Lenkrad anreifien

Beim Manover Lenkrad anreifien fihrt der Fahrer mit einer konstanten Geschwin-
digkeit von 60 km/h geradeaus und reifit die Lenkung dann auf einen Lenkradwin-
kel von ca. 90° an. Dieses Manover soll dazu dienen, das Sollwertfolgeverhalten der
Unterstiitzungskraftregelung zu bewerten. Ein Vergleich mit dem Standardregler
hinsichtlich dieses Kriteriums macht keinen Sinn, da dieser auf der gewihlten Be-
trachtungsebene als reine Steuerung fungiert und es daher keinen Soll-Ist-Abgleich
gibt. Des Weiteren soll gezeigt werden, dass auch mit dem beobachterbasierten Re-
gelungsansatz die Unterstiitzungskraft hinreichend schnell aufgebaut werden kann,
ohne dass sich die Lenkung iiberméBig stark verhirtet.

Im Alltag kann diese Situation vorkommen, wenn in einem engen Strallen-
zug mit seitlich geparkten Fahrzeugen unvermittelt die Fahrertiir eines parkenden
PKW geoffnet wird und der Vorbeifahrende zum Durchfiihren eines Notausweich-
manovers gezwungen wird.

Der Vergleich zwischen dem Soll- und Istsignal der Unterstiitzungskraftregel-
ung ist in Abbildung 5.16 oben dargestellt. In der mittleren und letzten Darstel-
lung aus Abbildung 5.16 sind die jeweiligen Lenkradwinkeleingangssignale und die
korrespondierenden Handmomentenverldaufe gezeigt. Aus dem oberen Diagramm
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Abbildung 5.16: Vergleich zwischen Soll- und Istunterstiitzungskraft beim Anrei-
Ben des Lenkrads

aus Abbildung 5.16 ist ersichtlich, dass der Regler recht gut in der Lage ist dem
Sollwert zu folgen. Zwar ist iiber den kompletten Mandververlauf eine Differenz
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zwischen dem Soll- und Istsignal erkennbar, dies scheint jedoch keinen erhebli-
chen Einfluss auf den Aufbau des Handmoments zu haben, wie das dritte Dia-
gramm zeigt. Die Schwankungen im Handmoment sind eher der nicht vollstandigen
Reproduzierbarkeit des Manovers zuzuschreiben. Erwédhnenswert ist zudem die
Tatsache, dass trotz des leicht groeren Lenkwinkels beim Anreiflen mit der Un-
terstiitzungskraftregelung die Schwankungen im Momentenverlauf eine geringere
Amplitude aufweisen. In diesem Kontext kommt man daher zu dem Riickschluss,
dass die UKR gegeniiber dem Standardregler zumindest vergleichbar unempfind-
lich hinsichtlich plétzlicher Lenkwinkeldnderungen ist.

StorgroBeniibertragung

Zur Bestimmung der StorgroBeniibertragung iiber dem kompletten relevanten Fre-
quenzband wurde das betrachtete Lenksystem am Priifstand mit den zwei verschie-
denen Regelungsansitzen untersucht®. Dazu wurde das System am Drehstab fest
eingespannt und von auen durch elektromagnetische Linearaktoren mit einem Sinus-
Sweep von 0 Hz bis 30 Hz und einer konstanten Kraftamplitude von 1000 N beauf-
schlagt. Aufgezeichnet wurden dabei das Moment am Drehstab und die tatsdchlich
durch den Priifstand aufgebrachte Kraft. Die jeweilige Ubertragungsfunktion zur
Darstellung des Frequenzgangs der beiden Systeme ldsst sich mit Hilfe des Quo-
tienten aus dem Kreuzleistungsdichtespektrum und dem Autoleistungsdichtespek-
trum der beiden Signale numerisch approximieren. Das Ergebnis des Vergleichs ist
in Abbildung 5.17 gezeigt. Der Betragsgang aus Abbildung 5.17 verlduft bei beiden
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Abbildung 5.17: Vergleich der Frequenzginge der Storgréeniibertragung

®Eine Beschreibung des verwendeten Priifstands befindet sich in Anhang F
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Ansitzen bis zu einer Frequenz von 7 Hz nahezu kollinear. Im Bereich von 7 Hz
bis 9 Hz ist die Verstirkung des Standardreglers sogar ein wenig hoher. Im Bereich
von 9 Hz bis 17Hz liegt jedoch die Verstirkung der Unterstiitzungskraftregelung im
Durchschnitt ca. 2 dB oberhalb der Verstirkung des Standardreglers.

Der Phasengang beider Konzepte verlduft bis zu einer Frequenz von 4 Hz na-
hezu gleich. Im Frequenzintervall 4 Hz < @ < 9,5 Hz ist die Phasendrehung des
Standardreglers sogar durchschnittlich 7° geringer als bei der UKR. Im nachfol-
genden Intervall von 9,5 Hz < @ < 10,5 Hz ist wiederum die Phasendrehung der
UKR um ebenfalls ca. 7° geringer. Ab einer Frequenz von ca. 11 Hz bis zum Mes-
sungsende bleibt die Phasendrehung des Standardreglers durchschnittlich etwa 10°
geringer als die der UKR. Dieser scheinbare Vorteil im Phasengang relativiert sich,
wenn man in Betracht zieht, dass die Viertelschwingung einer sinusoidalen Anre-
gung, also 90° Phase, gerade mal 16,7 ms andauert. Dieser Wert liegt weit unter
der Schwelle zur Echtzeitwahrnehmung des Menschen.
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Kapitel 6

Zusammenfassung

In diesem Kapitel wird zum Abschluss noch einmal der wesentliche Inhalt der Ar-
beit zusammengefasst. Im Anschluss daran wird im Sinne einer Selbstreflexion der
wissenschaftliche Beitrag der Arbeit herausgestellt. AbschlieBend wird basierend
auf den gewonnenen Erkenntnissen ein Ausblick auf weiterfilhrende wissenschaft-
lichen Nutzungsmoglichkeiten des erarbeiteten Wissens und Hinweise zur techni-
schen Realisierung des dargestellten Regelkonzepts gegeben.

6.1 Zusammenfassung

In der vorliegenden Arbeit wurde zunichst in das Thema der servounterstiitzten
Lenksysteme eingefiihrt und die mit dem Technologiewandel von hydraulisch zu
elektrisch unterstiitzten Systemen einhergehenden Vor- und Nachteile erklirt. Die
verminderte Riickmeldung elektromechanischer Lenksysteme wurde als Thema die-
ser Arbeit aufgegriffen. In der darauffolgenden Literaturrecherche wurden die bis-
lang untersuchten Methoden und Moglichkeiten zur Verbesserung der Riickmel-
dung elektromechanischer Lenksysteme erortert. Dabei konnte festgehalten wer-
den, dass rein mechanische Optimierungsmethoden zwar moglich sind, jedoch we-
gen der Vielzahl an Entwicklungskompromissen schnell an ihre Grenzen sto3en und
daher die Regelungstechnik in den Fokus der Bemiihungen riickt.

Zur theoretischen und simulativen Untersuchung der hydraulischen und elek-
tromechanischen Systeme, sowie fiir den Entwurf der Regelung wurden im weite-
ren Verlauf der Arbeit geeignete Modelle entworfen. Die Validierung der Modelle
und ihrer Parameter fiir den jeweiligen Verwendungszweck wurde anhand des Ver-
gleichs von Messdaten und Simulationsprognosen nachgewiesen.

In der nachfolgenden theoretischen Systemanalyse wurden die riickmeldungs-
relevanten Eigenschaften der Systeme und ihre dominanten Beitragsgeber identi-
fiziert. Daraus entstand die These dass durch ein rein strukturelles Umlegen des
Regeleingriffspunktes iiber eine virtuelle Messstelle zwischen Kugelumlaufgetrie-
be und Zahnstange, ein der hydraulischen Servolenkung dhnliches Riickmeldever-
halten erzeugt werden kann.

Um die These zu priifen, wurden auf Basis der entworfenen Modelle die be-
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kannten Konzepte der Kennfeldregelung und der Handmomentenregelung sowie
das neue Konzept der Unterstiitzungskraftregelung in der Simulation abgebildet und
ihre aus der jeweiligen Struktur ableitbaren Eigenschaften diskutiert. Das neuarti-
ge Konzept ist dabei in der Lage, die vorher spezifizierten Anforderungen an ein
modernes Lenksystem vollstdndig abzubilden. Des Weiteren sind die Konzepte so
dargestellt, dass auf die generische LQR/LQE-Entwurfsmethodik fiir einen beob-
achterbasierten linear quadratischen Regler zuriickgegriffen werden kann. Die Ver-
gleichbarkeit wird so erheblich erhoht, da der Einfluss der Entwurfsmethodik damit
ausgeschlossen ist.

Zum Abschluss der Arbeit wurden die unterschiedlichen Konzepte der Kenn-
feldregelung, Handmomentenregelung und der Unterstiitzungskraftregelung anhand
ausgesuchter Simulationsergebnisse hinsichtlich ihrer riickmeldungsrelevanten Ei-
genschaften mit der hydraulischen Servolenkung verglichen. Um die bis zu diesem
Punkt rein rechnerisch nachgewiesenen Vorteile des neuen Konzepts vom Vorwurf
der rein theoretischen Machbarkeit frei zu sprechen, wurde das Konzept der Unter-
stiitzungskraftregelung auf ein reales System iibertragen und am Priifstand, sowie
im Fahrzeug im Vergleich zu einer Kennfeldregelung vermessen. Die Auswertung
der Messdaten zeigt, dass trotz der aus der Praxis stammenden notwendigen Be-
schrinkungen die Grundtendenz zur Verbesserung der Lenkungsriickmeldung er-
halten bleibt.

Es konnte gezeigt werden, dass durch eine geeignete Wahl der Regelstrecke
bei Verwendung der gleichen Reglerentwurfsmethodik, sowohl in der Theorie als
auch in der Praxis eine signifikante Verbesserung der Riickmeldung elektromecha-
nischer Servolenkungen erzielt werden kann. Des Weiteren konnte gezeigt wer-
den, dass durch den vorgestellten Ansatz die elektromechanische Servolenkung
in die Lage versetzt wird nahezu die Riickmeldungscharakteristik einer hydrauli-
schen Servolenkung anzunehmen ohne die sonstigen Vorteile eines solchen Sys-
tems, wie z.B. Applikationsfreiheit, Kopplung mit Fahrerassistenzsystemen und
Power-On-Demand-Funktionalitiat zu verlieren. Als positiver Nebeneffekt fiihrt
die strukturell gegebene umfingliche Trigheitskompensation, sowohl im Fiihrungs-
als auch im StorgroBentibertragungspfad durch den fahrphysikalisch richtigen Len-
kungsriicklauf zur gewiinschten Eigenstabilisierung des Fahrzeugs.

6.2 Wissenschaftlicher Beitrag der Arbeit

Die bisherigen Verfahren zur Verbesserung der Eigenschaften elektromechanischer
Lenksysteme beruhen im Wesentlichen auf mechanischen Optimierungen, der Ent-
wicklung von Zusatzmodulen in der Fiihrungsgrof3envorgabe oder der Wahl un-
terschiedlicher Reglerentwurfsverfahren auf strukturell gleiche Ansitze. Der ers-
te strukturell unterschiedliche Ansatz, die Handmomentenregelung, wurde schwer-
punktmiBig entwickelt, um das Lenkgefiihl auf andere Fahrzeugklassen iibertragbar
zu machen und Steer-By-Wire-Lenkungen darzustellen, weist jedoch schon auf das
Potenzial struktureller Anderungen hin.

Im Gegensatz dazu zeigt die vorliegenden Arbeit, dass die systematischen Erfas-
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sung von strukturellen Eigenschaften elektromechanischer Lenksysteme durch den
Vergleich mit hydraulischen Lenksystemen und die Ausnutzung dieses Wissens zur
Erweiterung des Funktionsumfangs fiihren kann, ohne die Systemkomplexitit fiir
den applikationsverantwortlichen Entwicklungsingenieur weiter zu erhohen. Dabei
konnte gezeigt werden, dass beherrschbare Anderungen in der Struktur der Rege-
lung elektromechanischer Lenksysteme gleich zwei relevante Kritikpunkte heutiger
Regelungsansitze ohne das Anfallen von Sondermodulen beseitigen konnen. Hier-
bei ist von der verminderten Lenkungsriickmeldung und dem Lenkungsriicklauf
die Rede. Dariiber hinaus bietet der Ansatz die Moglichkeit weitere, das Lenk-
gefiihl verbessernde und den Funktionsumfang erweiternde, Module zu implemen-
tieren. Der Handlungsspielraum und die Zukunftsfahigkeit werden also nicht ein-
geschrinkt.

In der vorliegenden Arbeit wurden die theoretischen Grundlagen zur Umset-
zung eines neuartigen Regelansatzes fiir eine elektromechanische Servolenkung
erarbeitet. Dabei konnte gezeigt werden, dass es zur Darstellung einer riickmel-
dungsoptimierten elektromechanischen Servolenkung notwendig ist zwischen dem
“Hinpfad®, also der Lenkwinkelvorgabe durch den Fahrer, und dem “Riickpfad®,
also der kraftorientierten Riickmeldung des Lenksystems von der Stralle, zu unter-
scheiden. Der vorgestellte Ansatz bietet dabei die Moglichkeit beide Ubertragungs-
pfade voneinander entkoppelt zu beeinflussen.

Der aufgezeigte beobachterbasierte Losungsweg erzeugt mit der Berechnung
der Zahnstangenkraft eine zusitzliche lenkungsintern vorhandene Grofle, die das
volle Frequenzband der Nutzinformationen fiir den Fahrer enthilt. Damit wurde
das Fundament fiir weiterfilhrende Arbeiten geschaffen. Das Prinzip “Weglassen ist
einfacher als Hinzufiigen“wird dabei durch eine bedarfsgerechten Verstirkung von
Nutzinformationen oder der Unterdriickung von Stdrinformationen zur Darstellung
nutzerspezifischer Riickmeldungseigenschaften erst moglich. Denkbar wire hierbei
sicherlich die Umsetzung frequenzorientierter Filter mit dem Ziel Anregungen von
der Strafle in einem besonders relevanten Frequenzband bewusst zu verstirken. Die
Einfiihrung einfacher Tiefpass-, Bandpass-, und Hochpassfilter ist jedoch mit einer
weiteren Phasenverschiebung der Nutzinformationen verbunden (vgl. [Best, 1982]).

Als Nebenprodukt dieser Arbeit haben sich noch weitere theoretischen Ansétze
ergeben, die im Nachgang als Anregung fiir die Funktionsentwicklung dienen kon-
nen. So zeigen z.B. die Untersuchungen zum Lenkungsriicklauf bei losgelassenem
Lenkrad, dass, solange der Drehstab noch verspannt ist, der Regler noch eine Ge-
genkraft zu den Riickstellkriften aus der Achse aufbringt. Dieser Umstand kann
weiter optimiert werden, wenn das bestehende Konzept der Unterstiitzungskraft-
regelung um einen Lenkrad-/Lenksdulenbeobachter erweitert wiirde. Dadurch lie-
Be sich das durch den Fahrer real aufgebrachte Handmoment erkennen. Wiirde
man dieses Handmoment statt des gemessenen Drehstabmoments als Eingangs-
groBe verwenden, so konnte die Lenkkraftunterstiitzung bei einem Hands-Off-Ma-
nover schlagartig zuriickgenommen werden, wodurch sich der Lenkungsriicklauf
weiter beschleunigen lieB3e.
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6.3 Ausblick

Ein in der Praxis zu l6sendes Problem stellt das verwendete Reibungsmodell dar.
Wie in dieser Arbeit bereits gezeigt, fiihrt die Nichtiiberschreitung der Losbrech-
kraft der Zahnstange dazu, dass der Beobachter quasi “blind“ist. Es empfiehlt sich
daher weitere Untersuchungen mit komplexeren Reibungsmodellen zur Verbesse-
rung der Ergebnisse in der praktischen Umsetzung anzustreben.

Ein breites Arbeitsfeld zur weiteren Verfolgung des Konzepts, sowohl aus der
praktischen als auch aus der theoretischen Sicht, steckt im Entwurf von Applika-
tionsmodulen und Sonderfunktionen fiir ein solches Lenksystem. Denkbar wire
auf Basis der beobachterbasiert berechneten Zahnstangekraft einen Geldndemodus
fiir SUV umzusetzen. In diesem Falle wiirde die bekannte Zahnstangenkraft benutzt
werden, um bei gewihltem Geldandemodus, eine entsprechende Kompensationskraft
durch den Elektromotor bereitzustellen.

Des Weiteren besteht durchaus die Moglichkeit mechanische Parameter einer
bestehenden Achse, wie z.B. den Nachlauf oder die Gewichtsriickstellung noch
nachtrdglich zu optimieren. Ein naheliegender Ansatz wire hierbei die algorith-
mische Abbildung einer Zielachse mit den entsprechenden Wunscheigenschaften.
Uber ein inverses Modell der Achse lieBe sich dariiber ein Sollwert fiir die betrach-
tete Eigenschaft als Offset der bereits bestehenden Unterstiitzungskraft generieren.

Ein offenes Feld an weiteren Potenzialen zur Nutzung der Zahnstangekraft ist
iiber die Schitzung des Reibwertes zwischen Reifen und Fahrbahn oder die Ver-
wendung der mit der Zahnstangenkraft in Verbindung stehenden Riickstellkrifte
gegeben. Methoden zur modellbasierten Schitzung des Reibwertes sind z.B. in
den Arbeiten von [Peussa et al., 2008] und [Shim und Margolis, 2004] gegeben.
In den Arbeiten von [Yoshiyuki et al., 2004], [Hsu et al., 2006c] und [Hsu et al.,
2007], [Hsu et al., 2006a], [Hsu et al., 2006b] wird bei der Schitzung des Reibwer-
tes sogar direkt auf die Riickstell- bzw. Lenkkrifte zurtickgegriffen. Durch den be-
kannten Reibwert lassen sich Fahrzustandschitzungen erheblich verbessern und ad-
aptive Gesamtfahrzeugregelansitze zur Optimierung des Kontakts zwischen Reifen
und Fahrbahn erst umsetzen. Dies ist unter anderem in den Arbeiten von [Tuononen
und Sainio, 2008], [BoBdorf-Zimmer et al., 2006], [Goebel, 2005] und [Merouki
et al., 2004] gezeigt. [Nakajiama et al., 2005] und [Nakajiama und Kifuku, 2005]
gehen in ihren Veroffentlichungen als Grundlage fiir ihre Fahrzustandschédtzungen
sogar von einem bekannten Riickstellmoment der Achse aus.

Abschlieend bleibt als letztes Untersuchungfeld noch die Moglichkeit der De-
tektion von periodischen Schwingungen in der Zahnstangenkraft. Solche Schwin-
gungen konnen z.B. durch Bremsscheibendickevariationen oder die Unwucht eines
Rades entstehen und werden im Allgemeinen zu den Storinformationen gezahlt.
LieBen sich solche Schwingungen verldsslich in Frequenz und Amplitude detektie-
ren, so wiirde sich die Moglichkeit bieten durch Superpositionierung der entspre-
chenden Gegenschwingung in der Fiihrungsgrofe der Unterstiitzungskraftregelung,
diese unerwiinschten Signale zu kompensieren. Dies konnte wiederum dem prakti-
schen Mehrwert des Ansatzes von [von Groll, 2006] dienen.
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Im Nachgang an diese Arbeit erfolgte die erste Inbetriebnahme auf dem Steuer-
gerit eines realen Lenksystems ohne die Verwendung von Werkzeugen des Rapid-
Prototyping. Die auch subjektiv gut wahrnehmbaren Vorteile des Konzepts haben
dazu gefiihrt, dass im Rahmen eines Kooperationsprojektes mit einem Lenkungs-
hersteller der Ansatz zur Serienreife weiterentwickelt wird.



Anhang A
Linear-Quadratischer Regler (LQR)

Wie zuvor erwihnt soll in diesem Anhang der Entwurf eines LQ-Reglers beschrie-
ben werden. Die hier wiedergegebenen Ausfiihrungen stellen im Wesentlichen
keine eigenen Herleitung dar, sondern sind den Ausfiihrungen von [Unbehauen,
2000c] entliechen und werden hier auf den Anwendungsfall bezogen zusammen-
gefasst. Dies ist notwendig, um die Grenzen des Entwurfsverfahrens und seiner
Giiltigkeit vollumfédnglich darzustellen und die Ergebnisse dieser Arbeit unabhingig
von dem gewihlten numerischen Werkzeug nachstellen zu konnen.

A.1 Nullpunktsregelung

Als Basis aller Uberlegungen soll angenommen werden, dass man ein allgemeines
Regelgesetz der Form
u (r) =—F(t)-x*(1) (A.1)

sucht, welches die Regelungsaufgabe hinsichtlich des quadratischen Giitefunktion-

als der Form
te te

=1 [x” Ox + u” Ruldr = / L(x,u,t)dt (A.2)
2 Jiy fo

optimiert. Hierbei kennzeichnet * den optimalen Zustand fiir die StellgroBen u(t)
und die Zustandsgrofen x(z). Dieser Zustand ist dann erreicht, wenn das Giitefunk-
tional aus Gleichung A.2 unter Beriicksichtigung von Gleichung A.3 minimal wird.
Das Integral im Giitefunktional kann aufgrund der quadratischen Terme als Energie
interpretiert werden, wobei sowohl die im System gespeicherte Energie als auch die
Stellenergie bewertet wird. Als Endwert der Regelung wird im Allgemeinen der
Nullpunkt des Zustandsraum x(#,) = 0 angenommen, wobei ¢ = ) den Anfangszeit-
punkt der Regelung und ¢t = 7, den Zeitpunkt markiert, zu dem der Nullpunkt im
Zustandsraum erreicht wird.

Nachfolgend soll mit Hilfe des Hamilton-Verfahrens [Unbehauen, 2000c] das op-
timale Regelgesetz zur Erreichung des Nullpunktes im Zustandsraum hergeleitet
werden. Im Anschluss wird aufgezeigt wie diese Form der Optimierung eines Reg-
lers auf eine Folgeregelung erweitert werden kann.

104



ANHANG A. LINEAR-QUADRATISCHER REGLER 105

Zu optimieren ist das Giitefunktional aus Gleichung A.2 unter der Nebenbedingung
x(t) =A(t)x(t) + B(t)u(t) = f(x,u,t) . (A.3)

Entsprechend der iiblichen Vorgehensweise beim Hamilton-Verfahren, muss zu-
nichst die Hamilton-Funktion gebildet werden. Diese lautet mit Gleichung A.2
und A.3

H(x,u,t, W) = —L(x,u,t) + vy’ flx,u,1) (A.4)

oder indem fiir L der Integrand des Giitefunktionals und fiir f die Zustandsgleichung
A.3 eingesetzt wird

—%[xTquLuTRu] + wT[A()x(t) +B(t)u(t)] (A.5)
wobel y einen Vektor der Dimension n von Lagrange-Faktoren darstellt und » die
Anzahl der ZustandsgroBen ist. Unter der Annahme, dass die Bewertungsmatrix
Q positiv semidefinit und die Bewertungsmatrix R positiv definit ist!, folgen aus
der allgemeinen Losung der Optimierungsaufgabe fiir diskontinuierliche, zeitvari-
ante Systeme [Unbehauen, 2000c] die Optimalitdtsbedingungen fiir kontinuierliche,
zeitvariante Systeme

H(x,u,t,y) =

oH

| = —R()u*(t) + BT (t)w*(r) =0, (A.6)
%—Z =—Q(t)x*(t) +AT (1) y*(t) = —yr* (1), (A7)
3_171 * =At)x*(t) +B)u*(t) =x*(t) . (A.8)

Aus der Gleichung A.6 folgt dann direkt das optimale Stellgesetz in Abhédngigkeit
von den Lagrange-Multiplikatoren y* zu

u*()) = R (0B (0w (1) (A9)

An dieser Stelle sei angemerkt, dass die Matrix R wegen der Forderung, positiv
definit zu sein, immer invertierbar ist. Setzt man die letzte Gleichung in Gleichung
A.8 ein, so erhilt man

() = A(0)x* (1) + BOR™ (1)BT (1) w* (¢) . (A.10)

Mit der Abkiirzung
E(t) =B(t)R ()BT (1) (A.11)

erhilt man schliefSlich

@) =A0X () +E@) (1) . (A.12)

'Die Notwendigkeit dieser Annahme wird in [Unbehauen, 2000c] gezeigt. Positiv definit ist
dabei eine Matrix W, wenn fiir jeden Vektor v gilt, dass v/ Wv > 0. Analog dazu ist eine Matrix W
positiv semidefinit, wenn fiir jeden Vektor v gilt, dass vIWy > 0 ist.
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Die Transversalitidtsbedingung aus [Unbehauen, 2000c]

)

V(i) = 25T ()3x(0)]

5 = —Sx*(t,) (A.13)

te,*

liefert dabei die adjungierte Randbedingung fiir t = 7,.
Die beiden Differentialgleichungen A.7 und A.12 lassen sich zusammenfassen zu
dem 2n x 2n Hamilton-System

EARFE A AR

(1) A1) (1)

Die Systemmatrix A(¢) wird hierbei auch als Hamilton-Matrix bezeichnet. Die
Losung der Zustandsgleichung A.14 kann mit Hilfe der Fundamentalmatrix &(z,z,)
als

X(t) = D(t,1,)X(t,) (A.15)

angegeben werden. Zur weiteren Erldauterung der allgemeinen Losung autonomer
Systeme sei auf [Brogan, 1991] verwiesen. Die Fundamentalmatrix &(z,7,) aus
Gleichung A.15 lésst sich hierbei in 4 n x n-Teilmatritzen aufspalten. Damit erhélt
man aus der Gleichung A.15 die Losungen des Systems als

x*(t) = Dy (t,2,)x" (1) + P1a(t,t) W' (2e) (A.16)

lI/>k (t) = cI)Zl(tate)X*<te) +¢22(tate)w*(te) : (A.17)

Unter Berticksichtigung der Transversalititsbedingung aus Gleichung A.13 kdnnen
Gleichung A.16 und A.17 allein in Abhingigkeit der optimalen Grofie x*(z,) darge-
stellt werden. Dies ergibt

X (1) = [@11(1,10) — Pro(t,1)S]x" (1) | (A.18)

V(1) = [D1(1,1,) — Paa(t,1.)S]x"(2,) . (A.19)

Man kann nun Gleichung A.18 nach x*(z,) auflosen und in die Gleichung A.19
einsetzen und erhélt danach

W (1) = [@21(t,10) — Poa(t,16) S][P11 (1, 80) — Pra(t,20)S] ¥ (1) . (A.20)
Unter Einfiihrung der Abkiirzung
K(t) = —[®ay(1,1,) — P (t,2.)S][ @11 (2, 1.) — P1a(t,2.)S] L, (A.21)
folgt dann durch Einsetzen von Gleichung A.21 in A.20

v (1) = —K(1)x" (1) (A22)
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X(to)
u*(t) + 1 ’

Q._> +;+ JL + T X*(t)

Abbildung A.1: Blockschaltbild zum optimalen linearen Regler
und anschlieBend durch Einsetzen von Gleichung A.22 in Gleichung A.9 das opti-
male Stellgesetz in Abhingigkeit von den Zustandsgrofien x*(¢) zu:

w*(t) = —R Y )BT (1)K (1) x* (1) . (A.23)

S

-~

F(1)

In Abbildung A.1 ist dann der geschlossene Regelkreis gezeigt.

Zur vollstindigen Losung fehlt in der Darstellung aus Gleichung A.23 noch die
Matrix K(z). Formal ist die Losung fiir diese Matrix zwar durch Gleichung A.21
gegeben, allerdings ist der rechnerische Aufwand mit steigender Komplexitit der
Systeme zu grof3, um auf diesem Wege zu einer zufriedenstellenden Losung zu ge-
langen. Daher wird nachfolgend ein weiterer numerischer Weg zur Ermittlung der
Matrix K(r) aufgezeigt. Zunichst wird dazu Gleichung A.22 in Gleichung A.12
eingesetzt und man erhélt

() =[A@)—E@)K(t)]x"(¢) . (A.24)
Setzt man auBerdem Gleichung A.22 in Gleichung A.7 ein, dann folgt

¥ (1) = [Q(r) + AT (1)K (1)]x*(1) - (A.25)
Aus der Differentiation von Gleichung A.22 nach der Zeit erhilt man

V(1) = —K(0)x* (1) — K1) (1) . (A.26)
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Substituiert man nun in Gleichung A.26 die Ableitung des optimalen Zustands-
groBenvektors x*(¢) durch Gleichung A.24, so ergibt dies

V(1) = —K(t)x" (1) — K(2)[A(t) — E(t)K (2)]x*(¢) - (A.27)

Setzt man (z) aus Gleichung A.27 in Gleichung A.25 ein, so erhélt man nach
Division durch x*(¢)

—K(t) = K()[A(r) ~ E()K(1)] = Q(1) + AT (K (1) (A.28)
und durch Riicksubstitution der Abkiirzung E(¢) aus Gleichung A.11 abschlieBend
K1)+ KA +AT (0K (1) —K()BEOR ()BT (1)K(1)+Q(1) =0. (A.29)

Die letzte Gleichung A.29 ist allgemein als die Matrix-Riccati-Differntialgleichung
bekannt. Die Losung dieser Gleichung ist fiir die jeweils gegebene Endzeit 7, ge-
sucht. Kennzeichnend fiir diese Form der Gleichung ist der quadratische Anteil von
K(t). Die Matrix-Riccati-Differentialgleichung ist also eine nichtlineare Matrix-
Differentialgleichung. Verschiedene Ansdtze zur numerischen Losung dieses Pro-
blems sind in [Unbehauen, 2000c] gegeben.
Fiir kontinuierliche, zeitinvariante Systeme vereinfacht sich die Losung dieser Op-
timierungsaufgabe. Die Systemmatrizen A,B,C,D und auch die Bewertungsma-
trizen Q und R konnen als zeitlich invariant und damit als konstant angenommen
werden. Die Matrix-Riccati-Differentialgleichung degeneriert dabei, wegen ihrer
zeitlich konstanten Losungsmatrix K, zur algebraischen Matrix-Riccati-Gleichung.
Diese lautet

KA+ATK—KBR'BTK+0=0. (A.30)

Damit ist die Losung der Optimierungsaufgabe komplett gegeben. Angemerkt sei
abschlieen noch, dass neben dem Hamilton-Verfahren zur Herleitung der Losung
dieser Aufgabe der Variationsrechnung auch das Euler-Lagrange-Verfahren geeig-
net wire [Unbehauen, 2000c]. Beide Methoden lassen sich, wie zu erwarten, auf
die Losung der Riccati-Gleichung zuriickfiihren und ergeben somit identische Re-
sultate.

A.2 Erweiterung der Nullpunktsregelung zur Folge-
regelung

In vielen Anwendungen, wie auch in diesem Fall, beschreibt eine Regelung auf den
Nullpunkt des Zustandsraum nicht das eigentliche Ziel der Aufgabe. Héufig sind
Folgeregelungen gefragt, bei denen die Regelgrofe einem Sollwert folgen muss.
Dies kann auf den Anwendungsfall einer elektromechanischen Servolenkung bezo-
gen das Motormoment, das Handmoment oder die Unterstiitzungskraft sein. Weiter-
hin soll sichergestellt werden, dass auch unbekannte Storungen ausgeregelt werden
konnen. Daher ist es notwendig einige Modifikationen bei der Definition des Re-
gelproblems und der idealen Losung vorzunehmen, um den Anforderungen an reale
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Regelprobleme gerecht zu werden. Im Folgenden wird gezeigt, dass sich durch ge-
eignete Umformungen die Folgeregelung auf die Struktur der bereits vorgestellten
Nullpunktsregelung zuriickfiihren ldsst und wie Storungen durch deren Aufschal-
tung hinreichend kompensiert werden konnen.

v S T
9£> — |/ — —>r—b

+ 1 X

—+

S 3%
pOT"

Abbildung A.2: Blockschaltbild zum optimalen linearen Regler mit integraler Aus-
gangsvektorriickfiihrung und Fiihr- und Storgroenaufschaltung

A.2.1 Optimale Zustandsregler mit integraler Ausgangsvektor-
riickfithrung

Zuniachst soll die externe Storgrofie in der Darstellung der Regelstrecke durch den
StorgroBBenvektor z beriicksichtigt werden. Daraus folgt fiir die Zustandsraumdar-
stellung:

X = Ax+Bu+B.z, (A.31)
y = Cx+Du. (A.32)

Zur Erreichung der zuvor beschriebenen Ziele wird der optimale Regler mit einer
integralen Ausgangsvektorriickfiihrung versehen. Genauer gesagt wird der Regel-
differenzvektor

e=w-—y, (A.33)

der die Abweichung der AusgangsgroBe von der FiihrungsgroBe beschreibt iiber
einen Integrator auf den Eingang zuriickgefiihrt (sieche dazu Abbildung A.2). Da-
durch ldsst sich die Bedingung

lime(t) =0 (A.34)

t—ro0
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erfiillen und damit eine bleibende Regelabweichung vermeiden. Fiir das Entwurfs-
modell wird dann die erweiterte Zustandsgleichung

p=e, p(0)=po (A.35)

eingefiihrt. Das Entwurfsproblem lédsst sich nun auf die Struktur des bekannten
optimalen Reglerproblems zuriickfiihren, wenn man die erweiterte Regelstrecken-

darstellung
x| _ | A O X Bu+ B,z
U=l eol ™My we

einfiihrt. Im Allgemeinen werden die Vektoren x und p in dieser Konfiguration
allerdings gegen einen endlichen Wert ungleich Null konvergieren, so dass das
gewohnliche Giitefunktional aus Anhang A.1 divergiert. Um dies zu vermeiden
miissen der neue Zustandsvektor

(1-(0)

i(t) = u(r) (A.38)

eingefiihrt werden. Aus Gleichung A.36 folgt dann die Definition der erweiterten
Zustandsraumbeschreibung zu

und der neue Stellvektor

¥ = A%+ Bii; %(0) = {’;Eg; } (A.39)

mit
A= { _AC 8} (A.40)

und
B= { 13 } . (A.41)

Die Losung der vorliegenden Regelungsaufgabe entspricht in seiner neuen Struk-
tur in den Koordinaten X und #, wie in Anhang A.1 beschrieben, der Losung eines
gewohnlichen optimalen Reglerproblems mit vollstindiger Zustandsvektorriickfiihr-
ung. Analog zu Anhang A lautet das gesuchte Stellgesetz in den Koordinaten X und
ii dann

i=—Fx (A42)

und das zu minimierende Giitefunktional
1 rt ~ -
=3 / [#" Ox+ i R dt . (A.43)
0

Es sei an dieser Stelle ohne Beweis darauf hingewiesen, dass die urspriingliche
Regelstrecke aus Gleichung A.31 stabilisierbar und die Gleichung

A—BF, B

rank [ c 0

} =n+m (A.44)
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erfiillt sein muss, um eine optimale Losung der Aufgabe zu garantieren [Unbehau-
en, 2000c]. Aus diesem Hinweis kann man ableiten, dass mindestens genauso viele
Steuereinginge wie zu regelnde Ausginge vorhanden sein miissen.
Aus der Losung K der algebraischen Matrix-Ricatti-Gleichung fiir die erweiterte
Regelstrecke

O+KA+ATK—KBR'B'K" =0 (A.45)
ergibt sich das optimale Stellgesetz fiir die Folgeregelung zu:

F=R'B"K . (A.46)

Die berechnete Riickfiihrmatrix F lisst sich gemif der Definition des Zustandsvek-
tors der erweiterten Regelstrecke in zwei Anteile aufteilen

F=|FK -F]. (A.47)

Analog dazu kann der Stellvektor i in seine entsprechenden Anteile zerlegt werden.
Daraus folgt:

i(t) = u(t) = uy(t) + e (1) (A.48)

mit
uy(t) = —Fx(t) (A.49)

und
u,(t) = Fpe(t) . (A.50)

Durch geeignete Integration von Gleichung A.48 folgt anschlieend das optimale
Stellgesetz in den urspriinglich gesuchten Koordinaten zu

u(t) = —Fux(t +F/ 7)dt+ p(0 (A.51)

Das hier gezeigte optimale Regelgesetz enthélt einen proportionalen und einen in-
tegralen Anteil dhnlich dem konventionellen PI-Regler. Es eignet sich fiir das ge-
mischte Problem der Ausregelung von Zustandsgréen und der Beseitigung von Re-
gelabweichungen, verursacht durch sprungférmige Storanregungen beliebiger Am-
plitude. Die Regelgiite und Bandbreite der Regelung sind wie zuvor durch die Wahl
der Gewichtungsmatrizen Q und R einzustellen.

A.2.2 Losungsbeispiel zur optimalen Folgeregelung

Durch die weite Verbreitung numerischer Hilfsmittel, wie der Software MATLAB,
ist die Losung der Matrix-Riccati-Gleichung relativ einfach zu generieren. MAT-
LAB selber verfiigt bei installierter Control-Systems-Toolbox iiber eine Funktion
namens Igr, die als Ubergabewerte die Matrizen A und B (bzw. A, B), sowie O und
R (bzw. O, R) erwartet und als Ergebnis die Losung K der Matrix-Riccati-Gleichung
und die Matrix F (bzw. K, F) der Riickfiihrverstirkung liefert.

Fiir die in dieser Arbeit beschriebenen Systeme ist nur die Verwendung der mit
Tilde gekennzeichneten Matrizen zielfiihrend. Um das jeweils richtige Regelgesetzt
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fiir die Kennfeld-, Handmomenten-, oder Unterstiitzungkraftregelung zu bekom-
men, sind dann die jeweils relevanten Matrizen A, B, C und D der Zustandsraum-
modelle zu verwenden. Wichtig ist dabei, dass der jeweilige Messausgang in der
Messmatrix C richtig angegeben wird.

Zur Berechnung der optimalen Losung ist dann noch die Wahl der Eintrige
in den Matrizen Q und R, bzw. deren Verhiltnis zueinander von Bedeutung. Da
das System nur iiber einen Steuereingang, nimlich die Spannung am Elektromotor
verfiigt, reduziert sich die Matrix R auf einen Skalar und kann auf den Wert R = 1
gesetzt werden. Die Matrix Q ist eine Diagonalmatrix und die mit den System-
zustdnden korrespondierenden Eintridge sind mit dem jeweils reziproken Wert ihres
physikalischen Maximums gewdhlt. Einzige Ausnahme ist der Eintrag zur Bestra-
fung der Regelabweichung. Dieser Wert wird moglichst hoch gewéhlt, um bei der
Losung der Optimierungsaufgabe eine Reglerriickfiihrung zu bekommen, die nur
geringe Regelabweichungen zuldsst. Zum besseren Verstdndnis sind nachfolgen die
relevanten Codezeilen fiir das 2-Massen-Modell der Unterstiitzungskraftregelung
(inkl. E-Motor) gezeigt.

AT = [A zeros(5,1);C 0];

BI = [B;D];

Q = eye(6); Q(1,1)=1/282; Q(2,2)=1/0.18; Q(3,3)=0;
Q(4,4)=1/245; Q(5,5)=1/85; Q(6,6)=1e6;

R=1;

K = 1qr(AI,BI,Q,1);

KiUKRs = K(6);

KpUKRs = K(1:5);

Hierbei reprisentieren die Matrizen Al, BI die Matrizen A, B und die Losung ist
gegeben durch KiUKRs und KpUKRs, welche den Matrizen F, und F; entsprechen.
Diese sind dann nur noch geméll dem numerischen Blockschaltbild A.2 in das je-
weilige Modell einzupflegen.



Anhang B

Linear-Quadratischer Beobachter

(LQE)

Im vorangegangenen Anhang A wurde ausfiihrlich beschrieben wie ein optimaler
Zustandsregler, unter der Voraussetzung, dass alle ZustandsgroBen bekannt sind,
entworfen werden kann. Dies ist wie schon einleitend angemerkt in der Regel
nicht der Fall. Aus diesem Grund wird in diesem Kapitel die allgemeine Funk-
tionsweise eines Zustandsbeobachters erldutert und gezeigt wie ein optimaler Zu-
standsgroBenschitzer realisiert werden kann.

Einleitend sei hierzu die Zustandsgleichung der realen Regelstrecke gegeben durch

i=Ax+Bu, (B.1)
y=Cx. (B.2)

Die Grundgleichungen eines vollstdndigen Identitdtsbeobachters ergeben sich dann
1
zu

X=A%+Bu+Fg(y—3), (B.3)
$=Cx. (B.4)

Die Beobachtergleichungen B.3 bilden ein Modell der realen zu beobachteten Re-
gelstrecke ab. Eingangsgrofen des Beobachters sind die bekannten Stellgrofen u
und die MessgroBen y der realen Strecke. Als Ausgidnge werden vom Beobach-
ter die geschitzten Zustandsgroflen X geliefert. Die Abweichungen zwischen den
Ausgangsgroflen des Beobachters und der realen Strecke y = y — y werden dabei
genutzt, um iiber die Verstirkungsmatrix Fp die Abweichungen zwischen den Zu-
standsgroflen des Beobachters und der realen Regelstrecke gegen Null zu fiihren
(siehe dazu Abbildung B.1). Dazu muss gelten, dass die Abweichung y mit fort-
schreitender Zeit gegen Null geht, also

lim(y—9)~0. (B.5)

t—oo

'Die Grundgleichungen und Herleitungen konnen einschligiger Standardliteratur z.B. [Follinger,
1994], [Lunze, 2008b], [Brogan, 1991], [Unbehauen, 2000b] entnommen werden. Einen speziellen
Ansatz fiir elektromechanische Positionierantriebe stellt [Henrichfreise und Jusseit, 2003] und [Hen-
richfreise, 2004] dar.
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. x(0)

+ % — +1 X

___________________________________________________________________________________________________________________

Abbildung B.1: Vereinfachtes Blockschaltbild eines Identitdtsbeobachters

Fiir reale Regelsysteme soll dieser Zustand allerdings nicht erst im Unendlichen
erreicht werden. Stimmen nun die Messgrofen der realen Regelstrecke y und des
Beobachters y anndhernd iiberein, so kann bei geniigend genauer Modellierung der
realen Regelstrecke im Beobachter davon ausgegangen werden, dass auch die Zu-
standsgroflen der realen Regelstrecke x und des Beobachters £ annihernd tiberein-
stimmen. Mit der Ausgangsgleichung des Beobachters B.4 und der Ausgangsglei-
chung der realen Regelstrecke B.2 kann Gleichung B.3 auch als

% =A%+ Bu+ FgC (x— %) (B.6)

dargestellt werden. Hieraus ist direkt erkennbar, dass bei identischen Anfangs-
zustinden x(0) und £(0) zwischen Beobachter und realer Regelstrecke, die Zu-
standsgrofen x und X auch fiir jeden Zeitpunkt in der Zukunft ohne die Riickfiihr-
matrix Fp libereinstimmen werden. In der Regel ist dies jedoch nicht der Fall, da
die Qualitit der rekonstruierten Zustinde stark von der Qualitit des StellgroBensig-
nals, des Messgrofensignals und der Modellgiite abhédngt. Die Qualitit des Modells
hingt dabei davon ab, wie gut ein reales System durch ein mathematisches Modell
beschrieben werden kann. Wesentliche Probleme bei der Wahl des Modells ent-
stehen dabei durch instationdres Verhalten des realen Systems oder Parameterunsi-
cherheiten sowie Nichtlinearitdten. Die Qualitit der Stell- und Messgroflen ist im
Wesentlichen vom Verrauschungsgrad der Signale abhingig.
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Wird im Folgenden die Gleichung B.6 von der Gleichung B.1 abgezogen so er-
reicht man mit der Abkiirzung é = x — % fiir den Beobachtungsfehler die Zustands-
gleichung:

é=(A—FgC)e. (B.7)

Bei Betrachtung der Gleichung B.7 ist ersichtlich, dass dieses System keinen Steuer-
eingang mehr hat. Dies bedeutet, dass iiber eine geeignete Platzierung der Pole
in der Matrix A — FpC mit Hilfe der Matrix Fp unter der Voraussetzung, dass das
System (A,C) beobachtbar ist, ein konvergierendes System erzeugt werden kann.
Wichtig fiir die Funktion des Beobachters ist, dass die Pole des Beobachters in der
linken Halbebene, links der Pole der realen Regelstrecke in der s-Ebene positio-
niert werden. Dadurch wird der Beobachter schneller als die reale Regelstrecke.
Werden allerdings die Pole des Beobachters zu weit nach links verschoben, so wird
sich dies ungiinstig auf die Qualitdt der zu beobachteten Zustinde auswirken, da
auch das Messrauschen in y stark verstdrkt wird. Es ist also wieder ein moglichst
optimaler Kompromiss fiir die Wahl der Verstiarkungsmatrix Fp zu finden.

Einen guten Ansatz bietet wieder die Optimierungsroutine aus Anhang A.2.
Hierbei kann die Ausgangsgrofle der realen Regelstrecke als Fiihrungsgrofe des
Beobachters verstanden und die StellgroBe u als Storsignal aufgefasst werden. Die
Matrix Fp ergibt sich dann als optimale Riickfiihrverstarkung mit Hilfe der Losung
der algebraischen Matrix-Ricatti-Gleichung?.

Der Identitdtsbeobachter stellt, wenn auch eine sehr wichtige, nur eine Moglich-
keit der Zustandsrekonstruktion dar. Eine weitere bekannte Methode ist die Verwen-
dung von Kalman-Filtern [Kalman, 1960], die insbesondere bei der Beriicksichtigung
stochastischer Storungen grof3e Vorteile bieten. Da die Zustandsrekonstruktion im
Rahmen dieser Arbeit nur als notwendiges Werkzeug benutzt wurde und nicht der
Anspruch erhoben wird eine umfangreiche Dokumentation aller Moglichkeiten zu
bieten sei an dieser Stelle auf weiterfithrende Literatur hingewiesen ( [Welch und
Bishop, 2006], [Gelb, 1974]).

Die Pole konnen auch einfach durch Polvorgabe manuell ausgewihlt werden. Siehe dazu [Un-
behauen, 2000b]



Anhang C

Zusatzliche Frequenzginge zur
Systemanalyse
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Abbildung C.1: Vergleich der Frequenzginge der Storiibertragungsfunktionen der
HPS und der EPS mit inaktiver Aktorik ohne und mit Beriicksichtigung der Reibung
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Abbildung C.2: Vergleich der Frequenzgidnge der Storiibertragungsfunktionen der
HPS und der EPS mit aktiver Aktorik ohne und mit Beriicksichtigung der Reibung



Anhang D

Zusatzliche Blockschaltbilder zum
Verstandnis der Simulationen
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Abbildung D.1: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverkniipfungen zur Si-
mulation des Riickstellverhaltens bei der KFR
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Abbildung D.2: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverkniipfungen zur Si-
mulation des Riickstellverhaltens bei der hydraulischen Servolenkung
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Abbildung D.3: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverkniipfungen zur Si-
mulation einer Schwelleniiberfahrt bei der KFR
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Abbildung D.4: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverkniipfungen zur Si-
mulation einer Schwelleniiberfahrt bei der hydraulischen Servolenkung
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Abbildung D.5: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverkniipfungen zur Si-
mulation eines Reibwertsprungs bei der KFR
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Abbildung D.6: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverkniipfungen zur Si-
mulation eines Reibwertsprungs bei der hydraulischen Servolenkung
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Abbildung D.7: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverkniipfungen zur Si-
mulation des Storverhaltens bei der KFR
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Abbildung D.8: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverkniipfungen zur Si-
mulation des Storverhaltens bei der hydraulischen Servolenkung



Anhang E

Zusatzliche Abbildungen zur
Beobachtervalidierung
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Abbildung E.1: Vergleich der Zahnstangenlage und ihrer Geschwindigkeit aus Mes-
sung und Beobachtung des realen Systems bei einer Kantholziiberfahrt und losge-
lassenem Lenkrad
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Abbildung E.2: Vergleich der Rotorlage und ihrer Geschwindigkeit aus Messung
und Beobachtung des realen Systems bei einer Kantholziiberfahrt und losgelasse-
nem Lenkrad
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Abbildung E.3: Vergleich zwischen Messung und Beobachtung der Bewegungszu-
stinde des Elektromotors beim Uberfahren eines Kantholzes
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Abbildung E.4: Vergleich zwischen der gemessenen und der beobachteten Zahn-
stangenkraft beim Uberfahren eines Kantholzes



Anhang F

Lenksystemprifstand der
Hochschule Miinchen

Der Lenksystempriifstand der Hochschule Miinchen besteht im Wesentlichen aus
zwel elektromagnetischen Linearmotoren, einem Lenkroboter, der Ansteuerungs-
elektronik und der Messtechnik fiir Position und Kraft. Eine schematische Dar-
stellung ist in Abbildung F.1 gegeben. Die Linearaktoren konnen dabei eine durch

Kraftmessdosen ~ Lenkung (APA-EPS) Lenkroboter (optional)

Montageplatte Elektromagnetische Hilfsrahmen
Linearmotoren

Abbildung F.1: Priifstand zur Messung der Durchschiebekrifte

die Ansteuerungselektronik bestimmte Kraft direkt auf die Spurstangen aufbrin-
gen. Der Lenkroboter ist in der Lage parallel positions- oder momentengeregelt
einen Lenkwinkel oder ein Lenkmoment an der oberen Lenksédule aufbringen. Das
Lenksytem ist wihrenddessen iiber einen Hilfsrahmen mit dem Fundament des
Priifstandes fest verbunden. Die technische Spezifikation der Priifstandshardware
und seiner Messtechnik ist in Tabelle F.1 und F.2 gegeben.

128



ANHANG F. LENKSYSTEMPRUFSTAND 129

Linearmotor
max. Stellkraft + 25 kN
max. Verfahrweg + 150 mm
max. Verstellgeschwindigkeit 700 mm/s
| Lenkroboter | ALXION 145ST4M |
max. Drehmoment 26,4 Nm
max. Lenkwinkelgeschwindigkeit 2000°/s
| Netzteil | EA-PS 9080-200 |
Ausgangsspannung 0-80 V
max. Ausgangsstrom 200 A
max. Abgabeleistung 6 kW

Tabelle F.1: Datenblatt des Lenksystempriifstands

Beschreibung | Typ | Messbereich | | Einheit | Genauigkeit |
min max
Kraftmessung Althen 0 + 25 kN 0,5
F254UPROKN
Wegmessung Heidenhain -150 +150 | mm 0,003
LC483
Strommessung Labornetzteil 0 140 A 1
EA-PS 9080-200
Spannungsmessung | Labornetzteil 0 30 V DC 1
EA-PS 9080-200
Temperatur -40 140 °C 2
Kraftmessung Kistler 9341 0 + 30 kN

Tabelle F.2: Messtechnik des Lenksystempriifstands



Anhang G

Vernetzung der Autobox mit dem
Fahrzeug

Bei der Vernetzung des Versuchsfahrzeugs mit der Lenkung wurde darauf geachtet,
dass ein gleicher Betrieb der Autobox auch am Priifstand moglich ist. Die Va-
lidierung des Beobachters hinsichtlich der Zustandsgroen wurde durch den Ab-
gleich mit lenksystemintern verfiigbaren Messgroffen umgesetzt. Die Validierung
des Beobachters hinsichtlich der Bestimmung der extern anliegenden Kréfte wurde
im Fahrzeug durch die zusitzliche Installation von Messspurstangen realisiert. Alle
erforderlichen Signale wurden mit einer Abtastrate von 1,2 ms aufgezeichnet. Die
Aufzeichnung der Messungen erfolgte mit der Software CANape der Firma Vector.
Die Struktur der Vernetzung ist in Abbildung G.1 dargestellt.

Diagnose und

Applikation

Messung ECU

[ ] Messung DMS

Abbildung G.1: Darstellung zum Verstindnis der Vernetzung des Fahrzeugs mit der
Autobox und den Messspurstangen
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Anhang H

Einspurmodell mit nichtlinearer
Beschreibung der Querkraft

Im Kapitel 5 dieser Arbeit, dem Konzeptvergleich, wird auf die Verwendung ei-
nes Einspurmodells mit nichtlinearer Beschreibung der Reifenquerkraft verwiesen.
Dieses Modell soll quasistationédre, querdynamische Fahrzustinde unter Beriick-
sichtigung der nichtlinearen Eigenschaften des Seitenkraftaufbaus der Reifen dar-
stellen konnen. Dazu wird ein Einspurmodell mit einer Variante der von Pacejka
stammenden Magic Tyre Formula kombiniert. Es wird dabei nicht der Anspruch
erhoben eine moglichst genaue Abbildung der realen Fahrsituation zu erzeugen,
dies ist fiir den Direktvergleich der verschiedenen Regelansitze auch nicht notwen-
dig. Es soll vielmehr mit dem Modell eine reproduzierbare duere Kraft errechnet
werden, die in ihrer GréBenordnung und Charakteristik, der auf ein Lenkgetrie-
be wirkenden Kraft entspricht. Zur Veranschaulichung der Zusammenhénge ist in
Abbildung H.1 eine Skizze mit den kinematischen Beziehungen im Einspurmodell
gegeben. Nach Anwendung von Impuls- und Drallsatz lassen sich die Bewegungs-
gleichungen des Einspurmodells in den verbleibenden Freiheitsgraden Schwimm-
winkel 8 und Gierrate Y z.B. nach [Mitschke und Wallentowitz, 2004] wie folgt
darstellen

Jzzlp = Fy,vlv_Fiz,hlha (Hl)
mv(B+y) = Fy+Fy. (H.2)

Hierbei bezeichnet J,; das Massentrdgheitsmoment um die Hochachse, Fy, und F) j,
die an der Vorder- und Hinterachse angreifenden Querkrifte und /,, [, ihre jeweili-
gen Abstidnde zum Fahrzeugschwerpunkt.

Die jeweilig wirkenden Querkrifte Fy,,, und F) ;, werden mit Hilfe der urspriing-
lich von Pacejka (siehe auch [Pacejka und Bakker, 1993]) stammenden Magic Tyre
Formula z.B. nach [Schramm et al., 2010] in Abhingigkeit vom Schriglaufwinkel
der Reifen an Vorder- oder Hinterachse «,, o, berechnet:

Fy,, = Dsin[Carctan(Boy, — E(Bo, —arctan(Bay,)))] , (H.3)
F,, = Dsin[Carctan(Boy, — E(Bay, — arctan(Boy,)))] - (H.4)
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Abbildung H.1: Darstellung der kinematischen Beziehungen im Einspurmodell

Dabei beschreibt der Faktor D die maximale Seitenkraft und arctan(BCD) die Stei-
gung des Kraftaufbaus bei ¢ = 0. Die Faktoren C und E dienen der Streckung,
Dehnung oder Kompression der Kurve des Seitenkraftaufbaus iiber dem Schrég-
laufwinkel. Eine grafische Interpretation dieses Zusammenhangs ist in Abbildung
H.2 gegeben.

In der Praxis werden die Parameter B,C,D und E durch Approximation an vor-
handene Messdaten gewonnen. In der vorliegenden Arbeit wurde auf ein bereits
identifiziertes Modell der Reifen zuriickgegriffen. In diesem speziellen Fall ist der
Faktor D zur Beschreibung der maximalen Seitenfiihrungskraft in Abhiingigkeit der
Radaufstandskraft an Vorder- und Hinterachse F, ,, F; j, und der Fahrzeuggeschwin-
digkeit v bestimmt worden. Die Radaufstandskrifte wurde im speziellen Fall des
Konzeptvergleichs als konstant zu

Iy

Fov = mg (H.5)
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™~
arctan(BCD)

|

v

Abbildung H.2: Grafische Interpretation der Pacejka Magic Tire Formula

I
E, = mgTV (H.6)

angenommen. Zum Nachstellen der durchgefiihrten Simulationen kann jedoch auch
auf beispielhafte Datensétze aus der Literatur (z.B. [Bakker et al., 1987]) zuriickge-
griffen werden. Die prinzipiell getroffenen Aussagen des Konzeptvergleichs wer-
den dadurch nicht verfilscht, da alle Bewertungen immer nur in Relation zueinander
durchgefiihrt worden sind.

Die Schriglaufwinkel der Reifen an Vorder- und Hinterachse «, und oy, konnen
wiederum nach [Mitschke und Wallentowitz, 2004] iiber den Zusammenhang

a = 6—y——F, (H.7)
o = Y—— (H.8)

in Abhéngigkeit der ZustandsgroBen S und Y und des Lenkwinkels an der Vorder-
achse 0, in die Berechnung eingebunden werden.

Das Blockschaltbild des verwendeten Einspurmodells ist zur besseren Nachvoll-
ziehbarkeit in Abbildung H.3 gezeigt. Ein direkter Vergleich mit den voranstehen-
den Ausfiihrungen zeigt, dass der Block vom Rad zum Schwerpunkt bislang nicht
beschrieben wurde. Dieser Block ist notwendig, um die berechneten Kréfte aus den
jeweils radfesten Koordinatensystemen in das fahrzeugfeste Koordinatensystem zu
tibertragen. Querdynamisch ist dabei nur der Anteil F,, cos(0,) der Seitenkraft am
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Vorderrad von Interesse. Die Seitenkraft am Hinterrad muss nicht transformiert
werden, da das radfeste Koordinatensystem der Hinterachse kollinear und vorzei-
chenrichtig zum fahrzeugfesten Koordinatensystem verlauft.



135

ANHANG H. EINSPURMODELL

[pel] uImwWwIMyS

€180 19d

[s/pea]] 1A meA

[N] 4 Tesorel” A4

@«
.

DIl

)

asyoeJIsIuIH

[pes] 1 eydpe

disd 190

<INy ressre 43> |

“

Pundiamyds wnz pey Won

[N]i"193um™ A4

sng A4 x4 [pealip

N1y 190um™ A4

usiuly [axuImyne|Beiyos

A

[N] 3seisyoesmruiH

[N] esyoessurH 1se
|O|

A

[N] 1sejsyoelapion

[N] asyoetapioA ise]
IOI

1] Jeydpe

3syorIspIOA

onel Bunisars [{UIMpes|UaT

3UIOA [3xUIMyNe|BRIYIS

<4 @

18xB1puIMydsahibnaziye

Abbildung H.3: Blockschaltbild des verwendeten nichtlinearen Einspurmodells



Anhang I

Beschreibung des Modells der
Lenksaule und des Fahrers

Wie schon in Kapitel 5 erwihnt ist das Modell der Lenkséule als geddmpfte Mas-
sentragheit umgesetzt. Eine Veranschaulichung der Modells ist in Abbildung I.1 ge-
geben. Hierbei stellt 7}, das durch den Fahrer aufgebrachte Handmoment, J; 5 die

Prs PR

dis

NN\ N\

Abbildung I.1: Darstellung des Modells zur Lenksiule
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Massentrigheit der Lenksiule inkl. des Lenkrades und dpg die viskose Dampfung
der Lenksdule dar. Die Winkel ¢y s und ¢g; der Lenksédule und des Ritzels sowie die
Steifigkeit des Drehstabs cpg sind bereits aus Kapitel 2 bekannt.

Daraus ergibt sich unter Beriicksichtigung, dass @g; = xz/igz die Bewegungs-
gleichung der Lenksiule zu

PLs = JL[—dLS(PLS — cps(O15 — ~Z) + Thand)- (L.1)
LS IRZ

Wie aus der Gleichung I.1 ersichtlich, kann nun der gewiinschte Lenkwinkel nur
tiber das Handmoment 7}, eingestellt werden. Daher wird dem Modell ein ein-
facher PI-Regler vorangestellt, der das Handmoment so lange anpasst, bis sich der
Sollwinkel den Lenkséule eingestellt hat. Des Weiteren wird dem System ein Funk-
tionsblock hinzugefiigt, der es erlaubt zum Zeitpunkt ¢ = #y, das Handmoment auf
den Wert Null zu setzen. Das Blockschaltbild der beschriebenen Zusammenhénge
ist in Abbildung 1.2 gegeben.

< =

§

- [— Prs,isT
PrLssoLL .
o0+ >aL

Abbildung 1.2: Blockschaltbild des Modells der Lenksédule

I.1 Erweiterung des Lenksaulenmodells zum Fahrer-
modell

Unter der Vielzahl moglicher Fahrermodelle kommen fiir den Anwendungsfall nur

technische Modelle in Frage. Eines der éltesten und einfachsten technischen Mo-

delle ist durch das an die Regelungstechnik angelehnte Modell von [Iguchi, 1959]

gegeben. Dieses Modell stellt im Wesentlichen einen PID-Regler dar, der auf die

laterale Abweichung des Fahrzeugs von der vorgegebenen Solltrajektorie reagiert.
Das Modell kann durch die Gleichung

@ _ I(DS2 + Kps + K;

G —
DR1(S) A .

1.2)
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beschrieben werden.

Da in dieser Arbeit nicht die Spurfiihrung, also das Folgen einer bestimmten
Solltrajektorie im Vordergrund steht, sondern das Beibehalten eines bestimmten
Lenkwinkels, wird das Modell von Iguchi wie folgt abgewandelt:

. Thana _ I<Ds2 + Kps+ K

G = 1.3
pR2(S) A . (1.3)
Dies fiihrt zu dem einfachen Regelgesetz
KDS2 + Kps+ K;
Thana = . (@Ls,s0LL — PLS 15T )- (1.4)

Die Integration des Fahrermodells aus Gleichung 1.4 in das Blockschaltbild aus Ab-
bildung 1.2 ist in Abbildung 1.3 gezeigt. Geeignete Parameter fiir das Fahrermodell

- e

' "
Vo
> PLs,isT
PrLs,soLL —
+
—><+ )-—» +

>-0-0-a
>

Abbildung 1.3: Blockschaltbild des Modells der Lenkséule

sind mit Kp = 0,05, K; = 0,005 und Kp = 0,2 gegeben.
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