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Zusammenfassung

In der vorliegenden Arbeit wird das Konzept einer neuartigen Hinterachse, der sogenannten
Mehrlenkertorsionsachse, entwickelt. Durch die Integration eines umgedreht eingebauten
Verbundlenkers in ein langsorientiertes Wattgestange wird die Position des
bauraumbegrenzenden Quertragers von dem urspringlich aufbaufesten Langspol entkoppelt.
Es eroffnet sich ein groRerer, zusammenhangender Bauraum im Fahrzeugunterboden,
welcher bei einem Einsatz in einem batterieelektrischen Fahrzeug dem Energiespeicher
zugeordnet werden kann. Gleichzeitig lasst sich Uber die Anstellung der
Radflihrungskomponenten in Seitenansicht weiterhin ein Langspol vor der Radmitte und damit
auch eine positive Bremsabstutzung gewahrleisten.

Nachdem die grundlegende Topologie des Mechanismus* definiert ist, wird diese hinsichtlich
der Kinematikpunkte optimiert. Dazu werden zundchst mehrere analytische
Berechnungsansatze des Bewegungsablaufs vorgestellt und anschliefend in einen
Optimierungsalgorithmus integriert. Die Optimierung der Kinematikpunkte geschieht unter
Berucksichtigung von globalen und lokalen Bauraumrandbedingungen sowie kinematischen,
wie auch elastischen Soll- und Zielwerten. Diese beziehen sich dabei auf Kenndaten aus der
Literatur sowie Charakteristika, welche speziell bei dem vorliegenden Mechanismus auftreten
kénnen.

Die sich ergebenden Eigenschaften werden anschliefend sowohl auf Achs- als auch auf
Gesamtfahrzeugebene mit einer herkdmmlichen Verbundlenkerachse verglichen. Dazu wird
die neuartige Hinterachse in ein mit Ballastmassen aufgelastetes Versuchsfahrzeug eingebaut
und auf einem Prifgelande erprobt. Zur besseren Interpretation kommen erganzend
Gesamtfahrzeugsimulationen zum Einsatz. Im Fokus dieser Versuche stehen dabei
insbesondere die vertikaldynamischen Eigenschaften der neuen Achse hinsichtlich des
Komforts bei verschiedenen Fahrbahnanregungen, aber auch das Bremsnickverhalten. Die
gewonnen Ergebnisse lassen zudem Rickschlisse auf die zuvor definierten
Achseigenschaften zu. Mithilfe der Versuchsreihen ist es schliellich moglich eine Aussage zu
treffen, ob sich das neue Achskonzept in einem fahrdynamisch auslegbaren Bereich befindet.



Abstract

In this thesis, the concept of a new type of rear axle, the so-called multi-link torsion axle, is
developed. By integrating a reversed twist-beam structure into a longitudinally orientated
Watt’s linkage, the position of the space-limiting cross beam is decoupled from the original
longitudinal instant centre. This opens up an increased, homogenous package space in the
vehicle underbody, which can be allocated to the traction battery when used in a battery electric
vehicle. At the same time, a longitudinal instant centre in front of the wheel, and thus also
positive anti-lift, can be ensured by the alignment of longitudinal links in side view.

Once the basic topology of the mechanism has been defined, it is optimised regarding the
hardpoints. For this purpose, multiple analytical calculation approaches of the motion are
presented and then integrated into an optimisation algorithm. The hardpoints are optimised
with respect to global and local package boundary conditions, as well as kinematic and elastic
requirements and target values. These refer to typical suspension characteristics found in
literature, as well as characteristics that can occur specifically with the given mechanism.

The resulting properties are then compared with a conventional twist-beam axle at both the
suspension and full-vehicle level. For this purpose, this new type of rear axle is installed in a
demonstrator vehicle loaded with ballast masses and tested on a proving ground. Full-vehicle
simulations are also used for better interpretation. These experiments focus particularly on the
vertical dynamic properties of the new axle with respect to comfort for different road excitations
as well as pitching under braking. The results obtained also allow conclusions to be drawn
about the previously defined suspension characteristics. With the results of this test series, it
is possible to conclude whether the new axle concept is within a tuneable range in terms of
driving dynamics.
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aufbauseitigen Anbindung fir das parallele bzw. wechselseitige
Einfedern

€total Gesamtfehlerfunktion als Zielfunktion der Optimierung

f Frequenz

Af Diskretes Frequenzband

Af(P(to)) Anderung der Zielfunktion

foB.z Aufbauhubeigenfrequenz

foB.z Aufbaunickeigenfrequenz

fosu Eigenfrequenz Sitz-Mensch Ersatzsystem

fous Eigenfrequenz der ungefederten Masse

Fpwe Auf Radmitte projizierte Dampfungskraft

F WP,res,r

Kraftresultierende am hinteren Radaufstandspunkt
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XiX

F,
FSp,WC
AF, Sp,WP,r
F susp,r

F WP,a,le/ri
F WP,y,le/ri

Fwey.s/r
F WP,y,le/ri

AF WP,y,i/o

AF WP,zr

F WP,z,stat

f)
f

fein

fi

Fie

Fir
f(P(to))
g

G
g(x)
h(x)

Ah

Kraft in der Feder

Auf Radmitte projizierte Federkraft

Auf Radaufstandspunkt projizierte Federkraftdnderung hinten

Abstutzende Kraft der Radaufhangung hinten

Querkraft am linken/rechte Radaufstandspunkt infolge des

Schraglaufwinkels

Querkraft am linken/rechte Radaufstandspunkt infolge des

Sturzwinkels

Querkraft am Radaufstandspunkt vorne/hinten

Gesamt-Querkraft am Radaufstandspunkt links/rechts

Querkraftdifferenz am kurveninneren -/aufleren Radaufstands-

punkt

Radlastdifferenz am Radaufstandspunkt hinten
Stationdre Radlast

Skalare Zielfunktion des Optimierungsproblems

Anzahl der Freiheitsgrade eines Mehrkorpersystems
Schleifenstruktur

Linearisierte Aufbaueigenfrequenz

Freiheitsgrad von Gelenk i

Eingepragte Krafte auf Koérper i

Reaktionskrafte auf Korper i

Zielfunktion in Abhangigkeit der Kinematikpunkte
Gravitationsbeschleunigung; Anzahl der Gelenke
n-dimensionales Optimierungsgebiet

k-dimensionalen Vektor der Ungleichheitsrestriktionen

[-dimensionalen Vektor der Gleichheitsrestriktionen

Abstand Aufbauschwerpunkt zur Rollachse

in
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Hg,(f) Ubertragungsfunktion des Sitz-Mensch Ersatzsystems fiir die
Ruckenlehne in longitudinaler Richtung

he Schwerpunktshohe Gesamtfahrzeug

hge Rollzentrumshohe

Hq.(f) Ubertragungsfunktion des Sitz-Mensch Ersatzsystems fiir das
Sitzkissen in vertikaler Richtung

H(x;) Hesse-Matrix an die Zielfunktion zum Zeitschritt i

hysyr Schwerpunktshohe der hinteren ungefederten Masse

i Imagindre Einheitszahl; Laufvariable Uber Richtungen,
Iterationsschritte, Gelenke, Kérper, Hardpoints und Zielwerte

Igy Nicktragheit Aufbaumasse

L(g, 4) Lagrange-Funktion in Abhangigkeit von den Optimierungs-
variablen x und den Lagrange-Multiplikatoren A

is Lenkubersetzung

Isp Federlbersetzung

Lsp,owT,f/r Wechselseitige Federlbersetzung vorne/hinten

I, Tragheitstensor von Korper i dargestellt im Inertialsystem

Iy, Giertragheit Gesamtfahrzeug

Ji Laufvariable Uber alle Frequenzbander, Restriktionen und
Zeitschritte

J1i Jakobi-Matrix der Translation von Korper i

JTri Jakobi-Matrix der Rotation von Korper i

kepr Bremsnickausgleich hinten

k Laufvariable fir Amplituden der Fahrbahnunebenheit; Anzahl
der Ungleichheitsrestriktionen

5(3_" ¥, t) Vek.tor (_1.er verallgemeinerten Coriolis-, Zentrifugal- und
Kreiselkrafte

kpax/y/z Korrekturfaktor an Ruckenlehne fir Frequenzgewichtungs-

funktion in x/y/z-Richtung
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kFe,x/y/z

rXx/y/z

kSe,x/y/z

Lt jr

LRU,J_

Korrekturfaktor an FuRen fur Frequenzgewichtungsfunktion in
xly/z-Richtung

Rotatorische Korrekturfaktoren fir Frequenzgewichtungs-
funktion um x/y/z-Richtung

Korrekturfaktor an Sitzkissen flr Frequenzgewichtungsfunktion
in x/y/z-Richtung

Anzahl der Gleichheitsrestriktionen

Longitudinaler Abstand Vorder-/Hinterachse zum Schwerpunkt

Senkrechter Abstandsvektor von RU zur Drehachse der
Verbundlenkersubstruktur

Longitudinaler Abstand Sitz-Mensch Ersatzsystem zum
Schwerpunkt

Longitudinaler Abstand zwischen den vorderen und hinteren
Domlagern

Radstand

Gesamtheit aller Schnittstellen zur Evaluation des gefihlten
Diskomforts

Massenmatrix des Mehrkorpersystems

Aufbauwankmoment

An Hinterachse abgestutztes Aufbauwankmoment
Gefederte Masse, Aufbaumasse

Masse Antriebsbatterie

Aufbaumasse an Hinterachse

Masse Elektromotor

Masse Kraftstoff

Masse von Korper i

Masse Verbrennungsmotor

Eingepragte Momente auf Korper i

Reaktionsmomente am Kdérper i
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Mgy Masse Sitz-Mensch Ersatzsystem

mys Ungefederte Masse

my Gesamtfahrzeugmasse

Myara Masse Variante A (Serienfahrzeug)

My arp Masse Variante B (Serienfahrzeug mit Ballastmassen)

N Gesamtheit der diskreten Frequenzen

n Anzahl der Optimierungsvariablen

ORV Overall Ride Value Uber alle Schnittstellen zur Evaluation des
gesamten Diskomforts

ovDV Overall Vibration Dose Value Uber alle relevanten Schnittstellen
zur Evaluation des Diskomforts

p Anzahl der starren Korper

P2P,; Peak-to-Peak-Wert in Richtung i nach Kontakt der Hinterachse

AP Anderung an den Kinematikpunkten infolge des Optimierungs-
algorithmus

Pinitiai(to) Gesamtheit aller Startkinematikpunkte in Konstruktionslage

P initiai(to) Startvektor zum Kinematikpunkt i in Konstruktionslage ¢,

Pi(t) Vektor zum Kinematikpunkt i am Zeitpunkt ¢;

P(ty) Gesamtheit aller Kinematikpunkte in Konstruktionslage

P(t;) Gesamtheit aller Kinematikpunkte am Zeitpunkt ¢;

Popt Restringiertes Optimierungsproblem

p(PWT > 60mm)

PRV,

0
a(v.y.1)
,

Tc

Wahrscheinlichkeit des Uberschreitens eines relativen
Radhubs von tber 60 mm

Point Ride Value Uber alle Richtungen am Sitzkissen
Schnittpunkt der Quertragerdreh- und Langslenkerachse

Vektor der verallgemeinerten eingepragten Krafte

Anzahl der redundanten Freiheitsgrade

Kurvenradius am Fahrzeugschwerpunkt
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Tci

TpL

Tir
RMQ;
TRrL
Trui
TRUo
TRURL
Truwc
rsLsu

|ESLSU|

Yst,Hip

Mri

Twcwn

S.S‘P,r
Swc,z

Swc,z,PWT/OWT

T

Vektor zum Schwerpunkt von Korper i

Vektor von der Radmitte nach DL

Vektor von der Radmitte zum Punkt i

Vektor vom linken zum rechten Aufbaulager
Root-Mean-Quad Wert fur Richtung i

Vektor von der Radmitte nach RL

Vektor von der Radmitte nach RU;

Vektor von der Radmitte nach RU,,

Vektor von der Drehachse an RU zum unteren Punkt RL
Vektor von der Drehachse an RU zur Radmitte W(C
Vektor der Aufbaufedermittellinie

Abstandsbetrag zwischen oberen und unteren Feder-
anbindungspunkt

Vektor von der Sitzschiene zum Huftpunkt
Vektor von Q zum rechten oberen Gelenkpunkt RU,;

Abstandsbetrag Radmitte und Normalpunkt zur Radmitten-
ebene

Federweg hinten

Relativer Radhub

Relativer gleich-/wechselseitiger Radhub
Periodendauer

Zeitpunkt

Zeitschrittweite

Ausgangszeitpunkt, entspricht Konstruktionslage
Endzeitpunkt

Rotationsmatrix von Koérper i zum Inertialsystem



XXiv Symbol- und Abklirzungsverzeichnis
Tir Rotationsmatrix vom lokalen Referenzsystem R zum
Inertialsystem I
timpact,r Zeitpunkt des Kontakts der Hinterachse
tol Nutzerdefinierte Toleranzen fur den Optimierungsalogrithmus
Eset.r Nachschwingzeit nach Kontakt der Hinterachse
Ui Vektor von Q zum rechten Aufbaulager U,
Ve Geschwindigkeit am Fahrzeugschwerpunkt
v Gesamter Verschiebungsvektor am Radtrager
VDVpg x Vibration Dose Value an Ruckenlehne in x- Richtung
VDV; Vibration Dose Value in Richtung i
VDVsex/y/z Vibration Dose Value am Sitzkissen in x-/y-/z- Richtung
Vg Translatorischer  Verschiebungsvektor am Radtrager,

vi(t;, P(t;))

VRL

Vscri

ESp

EU,ri

Vuril

v u,ri, L

UWC,x/y/z

UWP,x/y/z

w

ausgewertet am Radmittelpunkt

Verschiebungsvektor von Kinematikpunkt i zum Zeitpunkt ¢; in
Abhangigkeit von der Gesamtheit aller Kinematikpunkte

Verschiebungsvektor an RL
Verschiebungsvektor an RU

Geschwindigkeitsvektor am Schubmittelpunkt SC des rechten
Ersatzkorpers

Geschwindigkeitsvektor am radseitigen Anbindungspunkt der
Feder

Geschwindigkeitsvektor am rechten Aufbaulager U,;

Achsparallele Geschwindigkeitsvektor am rechten Aufbaulager
Uri

Geschwindigkeitsvektor am rechten Aufbaulager U,; orthogonal
zur Aufbaulagerachse

Geschwindigkeit am Radmittelpunkt in x/y/z-Richtung
Geschwindigkeit am Radaufstandspunkt in x/y/z-Richtung

Welligkeit der Unebenheiten
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Wi
Was,owr

Wesasesk

WCxyysz
AWCy )5 (8)
Wix/y/z

X

x

AXBC

Xi

Xopt

AX/y/Z1cwe

Ax/y/ Zic,wp

Y
Ayry
Z
zp(t)

ZB,f/r(t)

ZE,f/r(t)

ZE,f/r(X)

Z2p(w)

ZE

Gewichtungsfaktor fur Zielwert i
Gewichtungsfaktor fur den wechselseitigen Spurgradienten

Normierte Frequenzgewichtungsfunktion fiir Ganzkoérper-
schwingungen

x/y/z-Koordinate Radmittelpunkt

Relative x/z-Koordinate des Radmittelpunkts
x/y/z-Koordinate Normalpunkt zur Radmittenebene
Zuruckgelegter Weg des Fahrzeugs

n -dimensionaler Vektor der Optimierungsvariablen

Longitudinaler Abstand von dem geometrischen Mittelpunkt der
Gummilager zum Federersatzschwerpunkt

Vektor der Optimierungsvariablen am lterationsschritt i
Vektor der Optimierungsvariablen im Optimum

xly/z-Komponente des Abstandsvektor vom Langspol zum
Radmittelpunkt

xly/lz-Komponente des Abstandsvektor vom Langspol zum
Radaufstandspunkt

f-dimensionaler Vektor der generalisierten Koordinaten

Stutzweite der zwischen RU; und RU,

Gesamtheit der Zielwerte
Absolute vertikale Verschiebung des Aufbaus

Absolute vertikale Verschiebung des Aufbaus an der Vorder-
bzw. Hinterachse

Vertikale Unebenheitsanregung zum Zeitpunkt t an der Vorder-
bzw. Hinterachse

Vertikale Unebenheitsanregung bei zurickgelegtem Weg x an
der Vorder- bzw. Hinterachse

Komplexe Unebenheitsanregung bei Frequenz w

Effektivwert der Unebenheitsanregung
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ZE k

ZE k

AZRU
Zgy (t)
Zys(t)

Zys,f/r(t)

Griechisches Alphabet

Qs /r

a;

IR

1

B

Yabs
Yrel

Yrer/0 Swc,z,PWT/OWT

aVRU/aFWP,y

a5/65WC,2,PWT/0WT

aé‘/aSWC,Z,OWT,aCtual
aa/aSWC,z,OWT,desired
Sam

6‘el,le

Of /r

On

Effektivwert des k-te Frequenzbandes der Unebenheits-
anregung

Amplitude des k-te Frequenzbandes der Unebenheits-
anregung

Vertikaler Abstand vom Drehgelenk RU zur Fahrbahn
Absolute vertikale Verschiebung am Sitz-Mensch Ersatzsystem
Absolute vertikale Verschiebung der ungefederten Masse

Absolute vertikale Verschiebung der ungefederten Masse an
der Vorder- bzw. Hinterachse

Schraglaufwinkel vorne/hinten
Rotatorische Beschleunigung von Korper i

Lokale rotatorische Beschleunigungsanteile von Korper i

Schwimmwinkel
Absoluter Sturzwinkel
Relativer Sturzwinkel

Gleich-/Wechselseitiger relativer Sturzgradient, letzteres auch
Rollsturz oder Wanksturz

Sturznachgiebigkeit infolge der Elastizitdten am Drehgelenk

Gleich-/Wechselseitiger ~ Spurgradient, letzteres  auch

Rollsteuern oder Wanklenken

Istwert flr wechselseitigen Spurgradient
Zielwert fur wechselseitigen Spurgradient
Ackermann-Winkel

Elastische Spurwinkelanderung am linken Rad
Spurwinkel vorne/hinten

Lenkradwinkel
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Sb,r

Eid,r

| >

>

/_10pt

v

§

OpwT,B/C/D

OpwT,m/h

Opwv,B/C/D

Opwv,m/h

I
zle/ri

PB

Vektor der translatorischen virtuellen Verrickungen

Vektor der rotatorischen virtuellen Verrickungen

Virtuelle Arbeit der Reaktionskrafte und -momente
Tatsachlicher Bremsabstitzwinkel hinten

Idealer Bremsabstutzwinkel hinten

Torsionswinkel Quertragers bzw. im Quertrager-Ersatzgelenk
Nickwinkel des Aufbaus

Aufbaunickwinkelbeschleunigung

Nickwinkeliberhdhung

Schragfederungswinkel hinten

Langsschlupf

k + I -dimensionaler Vektor der Lagrange-Multiplikatoren

Vektor der Lagrange-Multiplikatoren im Zeitschritt i
Vektor der Lagrange-Multiplikatoren im Optimum
Kurswinkel

Wankratenverteilung vorne

Standardabweichung des relativen Radhubs bei Uberfahrt
eines Strallenprofils der Kategorie B/C/D

Standardabweichung des relativen Radhubs bei Uberfahrt des
mittleren/hohen StralRenprofils

Standardabweichung der relativen Radgeschwindigkeit bei
Uberfahrt eines Stralenprofils der Kategorie B/C/D

Standardabweichung der relativen Radgeschwindigkeit bei
Uberfahrt des mittleren/hohen StraRenprofils

Konstante Verdrillgeschwindigkeit der Ersatzquertrager

Verdrillgeschwindigkeit des linken/rechten Ersatzquertragers,
dargestellt im Inertialsystem 1

Roll- bzw. Wankwinkel des Aufbaus
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@p
P

O

(paBack,x (f)

Payyip, ()

@,4_g/p-c/c-p(Qo)

@, (@)

@, ()

D, (o)

Xb,r

Aufbaurollwinkelbeschleunigung
k-te Phasenverschiebung
Spektrale Leistungsdichte

Spektrale Leistungsdichte der longitudinalen Beschleunigung
am Rucken, Eingangssignal fur das Sitz-Mensch Ersatzsystem

Spektrale Leistungsdichte der vertikalen Beschleunigung an
der Hufte, Eingangssignal fir das Sitz-Mensch Ersatzsystem

Grenzwert des allgemeinen Unebenheitsindex zwischen den
Stralien-Rauigkeitsklassen A-B/ B-C/ C-D

Spektrale Leistungsdichte der Fahrbahnunebenheit mit
Kreisfrequenz w

Spektrale Leistungsdichte der Fahrbahnunebenheit mit Weg-
Kreisfrequenz Q

Spektrale Leistungsdichte der Fahrbahnunebenheit bei der
Bezugs-Weg-Kreisfrequenz Q,, auch Allgemeiner Uneben-
heitsindex (AUN)

Bremskraftverteilung hinten
Gierwinkel des Aufbaus
Dachwinkel des Aufbaulager
Kreisfrequenz

Winkelgeschwindigkeit fir das Zuriuckdrehen des isolierten
Verbundlenkerersatzkorpers

Winkelgeschwindigkeit fur das Zuruckdrehen der isolierten
linken/rechten Verbundlenkerhalften

Winkelgeschwindigkeit von Korper i
Weg-Kreisfrequenz

Diskretes Weg-Kreisfrequenzband
Bezugs-Weg-Kreisfrequenz bei 1%

k-te diskrete Weg-Kreisfrequenzband

Winkelgeschwindigkeit am Radtrager
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Q(p/o),le

Qri

Qi

Q ri,L

W RU,ri

Winkelgeschwindigkeit der linken Verbundlenkersubstruktur
beim gleich-/wechselseitigen Einfedern

Winkelgeschwindigkeit aus der Uberlagerten Drehbewegung
des rechten Ersatzkérpers

Winkelgeschwindigkeit aus der Uberlagerten Drehbewegung
des rechten Ersatzkérpers parallel zur Drehachse RU

Winkelgeschwindigkeit aus der Uberlagerten Drehbewegung
des rechten Ersatzkérpers orthogonal zur Drehachse RU

Winkelgeschwindigkeit um die Drehachse des rechten
Drehgelenks RU
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Abkurzungs- und Hardpointsverzeichnis

ADAMS

AUN

BC

BEV

CAD

CAE

CF

CMS

CRV

CP

DAE

DGL

DOF

EG

FEM

FLB

FST

IMU

MEB

MKS

MQB

Automatic Dynamic Analysis of Mechanical Systems
(kommerzielle Software von MSC)

Allgemeine Unebenheitsindex ®,_(Q, = 1 rad/m)
Federersatzschwerpunkt der Gummilager
Batterieelektrisches Fahrzeug (Battery Electric Vehicle)
Computer Aided Design

Computer Aided Engineering

Crest Factor

Component Mode Synthesis

Component Ride Value

Querpol (Camber Pole)

Differentialalgebraisches  Gleichungssystem  (Differential
Algebraic Equation)

Differentialgleichung

Freiheitsgrad (Degree Of Freedom)
Eigenlenkgradient

Finite-Element Methode

Universitat Siegen - Lehrstuhl fur Fahrzeugleichtbau
TH KoIn — Labor fur Fahrwerk und Simulationstechnik
Langspol (Instantaneous Centre)
Tragheitsmesseinheit (Inertial Measurement Unit)

Modularer E-Antriebs-Baukasten (Fahrzeugplattform von
Volkswagen)

Mehrkorpersimulation

Modularer Querbaukasten (Fahrzeugplattform von
Volkswagen)
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NVH

ORV

OovDV

P2P

PKW

PRV

PSD

RC

RMS

RMQ

SC

STD

TBA

TLLTD

Var. A

Var. B

Var. C

VDV

WBV

wC

WD

WN

WP

Noise-Vibration-Harshness (Gerausche-Vibrationen-
Rauhigkeit)

Overall Ride Value

Overall Vibration Dose Value
Peak-to-Peak Beschleunigung
Personenkraftwagen

Point Ride Value

Spektrale Leistungsdichte (Power Spectral Density)
Rollzentrum (Roll Centre)

Effektivwert, Root-Mean-Square
Root-Mean-Quad

Schubmittelpunkt (Shear Centre)
Standardabweichung (Standard Deviation)
Verbundlenkerachse (Twist-Beam Axle)

Verteilung der Radlastdifferenzen infolge Querkraft (Total
Lateral Load Transfer Distribution)

Variante A — Referenzfahrzeug mit Verbrennungsmotor und
Verbundlenkerachse

Variante B — Referenzfahrzeug mit Verbundlenkerachse und
Ballastmassen zur Nachbildung der Batteriemasse

Variante C — Zielfahrzeug mit Mehrlenkertorsionsachse und
Ballastmassen zur Nachbildung der Batteriemasse

Vibration Dose Value

Ganzkérper-Schwingungen (Whole-Body Vibrations)
Radmittelpunkt (Wheel Centre)

Gewichtsverteilung (Weight Distrubution)

Normalpunkt zur Radmittenebene (Normal point of Wheel
centre plane)

Radaufstandspunkt (Wheel Patch)
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Hardpoints und Komponenten der MLTA

U Oberes Aufbaulager

L Unteres Aufbaulager

RUi Oberes inneres Radtragergelenk
RUo Oberes aulleres Radtragergelenk
RU Oberes Radtragergelenk

RL Unteres Radtragergelenk

DL Unterer Dampferpunkt

DU Oberer Dampferpunkt

SL Unterer Federpunkt

SuU Oberer Federpunkt

IC Langspol (Instantaneous Centre)
SC Schubmittelpunkt (Shear Centre)
wC Radmittelpunkt (Wheel Centre)
WP Radaufstandspunkt (Wheel Patch)
L Langslenker

L, Langsstrebe



1 Einleitung

1.1 Motivation und Problemstellung

Als eines der Zwischenziele des ,Europaischen Klimagesetzes®, welches die Klimaneutralitat
der Europaischen Union bis 2050 vorgibt, werden mit dem sogenannten ,Fit fur 55°
Gesetzespaket die Verringerung der CO2-Emissionen von Personenkraftwagen (PKW) auf 55
% und von leichten Nutzfahrzeugen (LCVs) auf 50 % des Referenzwertes aus 1990 reguliert.
Darilber hinaus sollen nach der derzeitigen Rechtslage ab 2035 ausschliel3lich Fahrzeuge mit
CO2-neutralen Kraftstoffen neu zugelassen werden kénnen [1,2]. Das Potential zur Einsparung
der CO.-Emissionen durch batterieelektrische Fahrzeuge (BEVs) stellt u.a. eine in 2023
veroffentlichte Studie des Vereins Deutscher Ingenieure (VDI) heraus. Hier werden die
insgesamt emittierten CO,-Aquivalente von unterschiedlich angetriebenen Fahrzeugen der
Kompaktklasse verglichen [3]. Zunachst wurde ermittelt, dass fir die Vertreter der BEVs in
Abhangigkeit des Energieinhalts ihrer Batterie im Vergleich zum benzinmotorischen Fahrzeug
etwa zwei- (62 kWh) bis 2.5-fach (82 kWh) hoéhere Treibhausgas-Emissionen wahrend der
Produktion anfallen. Jedoch konnte auf Basis des Worldwide Harmonized Light Vehicles Test
Procedure (WLTP) -Zyklus' abgeschatzt werden, dass sich unter der Annahme von in
Deutschland arithmetisch gemittelter CO»-Emissionen aller Stromverbraucher eine Gleichheit
der bis dahin kumuliert emittierten CO.-Aquivalente zwischen dem Benziner und dem BEV (62
kWh) bei einer Laufleistung von etwa 90.000 km einstellt. Bei dieselmotorischen Fahrzeugen
tritt die Amortisierung bei etwa 107.000 km ein. Fur die in der VDI-Untersuchung betrachtete
groliere 82 kWh Batterie liegen die amortisierten Laufleistungen in dem Szenario bei etwa
110.000 km (Benzin) und 133.000 km (Diesel). Bei einer daruber hinausgehenden Laufleistung
kénnen demnach mit beiden BEVs COx-Aquivalente gegeniiber den Verbrennern eingespart
werden. Die Autoren der Studie stellen weiterhin heraus, dass die CO2-Bilanz der BEVs mit
einem hdheren Anteil an regenerativ zugefuhrten Energien verbessert werden kann [3]. Zudem
werden in der Studie des VDI fur die Herstellung der Antriebsbatterie Werte von Uber 100 kg
an CO,-Emissionen pro kWh Energieinhalt angenommen. Diese Angabe liegt im Vergleich zu
der 2019 verdffentlichten Studie des IVL Swedish Environmental Research Institutes fiir eine
Lithium-lonen-Batterie mit Nickel-Mangan-Cobalt (NMC) Kathode eher am oberen Ende des
damals abgeschéatzten Bereichs von 61-106 kg CO,-Aquivalent pro kWh [4]. Bei Annahme
dieser Werte fir die Produktion der Batterie kdnnen somit durchaus auch geringere
Laufleistungen zur Amortisierung der CO,-Emissionen erwartet werden.

Wie sich vor diesem Hintergrund die Zulassungszahlen in der zurlckliegenden Dekade nach
Antriebsart in Deutschland entwickelt haben, wird in Abbildung 1-1 dargestellt. Die Daten
basieren auf den jahrlichen Erhebungen des Kraftfahrt-Bundesamts (KBA) [5]. Es lasst sich
erkennen, dass der Anteil an neu zugelassenen voll-elektrischen und elektrifizierten
(hybridisierten) Fahrzeugen von 2014 mit zusammengerechnet etwa 1.2 % auf im Jahr 2023
etwa 18.5 % fur BEVs und 29.5 % flr hybridisierte Fahrzeuge gewachsen ist. Die
Zulassungszahlen unterliegen dabei Schwankungen, welche insbesondere auf wirtschafts-
und/oder geopolitische Einflisse, wie z.B. staatliche Subventionen oder die Stabilitat der
globalen Lieferketten, zurlickgehen kdnnen. Am gesamten Fahrzeugbestand in Deutschland,
etwa 49 Mio. PKW, machten die BEVs Anfang 2024 gemal} KBA jedoch nur etwa 2.9 % aus,
die hybridisierten PKW kommen auf etwa 5.9 % [6].
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Abbildung 1-1: Neuzulassungen von PKW in Deutschland nach Kraftstoffarten, Daten gemaf
Kraftfahrt-Bundesamt [5]

Die groften Hirden fur eine breitere Marktakzeptanz, liegen gemaR [7-9] dabei in den
Anschaffungskosten, der Reichweite und dem Ladeprozess (Ladeinfrastruktur, Dauer). Um
insbesondere die Reichweite bei einer Ladung zu verbessern, ist am Lehrstuhl flr
Fahrzeugleichtbau der Universitat Siegen die urspringliche Idee entstanden, der Batterie
durch eine umgedrehte Installation einer Verbundlenkerachse einen gréReren,
zusammenhangenden Bauraum zuzuordnen und so den Einbau gréRerer Antriebsbatterien zu
ermoglichen (s.a. [10]). Wie im weiteren Verlauf der vorliegenden Arbeit noch gezeigt wird,
geht dies sowohl mit einigen positiven Eigenschaften hinsichtlich der Fahrdynamik und der
Crash-Sicherheit, als auch mit einem schlechteren Fahrkomfort einher.

1.2 Zielsetzung und Gliederung der Arbeit

Daher ist es das Ziel dieser Arbeit, ein neues Hinterachskonzept fiir Elektrofahrzeuge zu
entwickeln, welches die Vorteile der umgedrehten Verbundlenkerachse konserviert und die
Nachteile hinsichtlich des Komforts kompensiert. Dazu wird in Abschnitt 2 zunachst ein
Uberblick tber die Grundlagen in der Fahrwerktechnik, des Komfortempfindens, der
Optimierung und der Mehrkoérpersimulation gegeben.

AnschlieRend werden in Abschnitt 3 die in der Praxis aktuell bei BEVs eingesetzten
Hinterachsen von Klein- und Kompaktwagen sowie die Bauraumverhaltnisse im Unterboden
aufgezeigt. Aufgrund der hohen Marktrelevanz in den betrachteten Segmenten wird zum
Abschluss der Fokus auf die herkdmmliche Verbundlenkerachse gelegt. Gleichzeitig wird auch
das oben erwahnte, umgedrehte Konzept analysiert.

In Kapitel 4 wird die neue, sogenannte Mehrlenkertorsionsachse (MLTA) eingefiihrt. Dabei
werden zunachst die wesentlichen Anforderungen an das Konzept aufgelistet und
anschlieend verschiedene Mechanismen vorgestellt, die diese weitgehend erflllen.
Gleichzeitig werden die verschiedenen Fahrzeugvarianten vorgestellt, welche die Integration
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einer Batteriemasse in einem Kleinwagen nachbilden und gleichzeitig den Vergleich zur
herkémmlichen Verbundlenkerachse sicherstellen sollen.

Kapitel 5 zeigt anschlieltend die Analyse der MLTA auf Achsebene. Dazu wird zunachst eine
kinematische Optimierung angestrebt. Um eine effiziente Berechnung zu gewahrleisten,
werden verschiedene kinematische Ersatzmodelle vorgestellt, die eine analytische
Berechnung des aktuellen Bewegungszustands erméglichen. Darlber hinaus werden Ziel-
und Sollwerte flr den Optimierungsalgorithmus definiert, welche sowohl typische
Charakteristiken von Radaufhangungen, aber auch spezielle, fir die MLTA relevante
Anforderungen betreffen. Nach erfolgreicher Optimierung werden die Federungs- und
Dampfungseigenschaften behandelt und die Elastokinematik im Vergleich zur
Verbundlenkerachse analysiert.

In Abschnitt 6 werden dann die Eigenschaften des neuen Achskonzepts auf
Gesamtfahrzeugebene untersucht. Hier kommen neben der Mehrkérpersimulation auch
Gesamtfahrzeugversuche zum Einsatz. Untersucht werden neben dem Bremsnickverhalten
auch die vertikaldynamischen Eigenschaften der Achse sowie das Komfortempfinden der
Insassen bei Uberfahrt verschiedener unebener Fahrbahnen und Einzelhindernisse. Hier ist
das Ziel, nachzuweisen, dass sich die MLTA in einem auslegbaren Bereich befindet.

Abgeschlossen wird die Arbeit in Abschnitt 7 mit einer Zusammenfassung und einem Ausblick
auf mdgliche, nachfolgende Forschungsansatze.



2 Grundlagen

In diesem Kapitel sollen die einschlagigen Grundlagen, auf welchen die vorliegende Arbeit
aufbaut, vorgestellt werden. Darunter fallen die Anforderungen an moderne
Radaufhangungen, die kinematischen Kenngréf3en, welche sich aus den Anforderungen
ableiten, die mechanischen Ersatzmodelle der Fahrdynamik, die Ansatze zur Evaluation des
Fahrkomforts sowie die Grundlagen der Optimierung und der Mehrkorpersimulation.

Zur Charakterisierung des allgemeinen Bewegungszustands des Fahrzeugs sowie zur
Beschreibung der Konstruktionspunkte werden zwei Koordinatensysteme unterschieden. In
Anlehnung an die Normen DIN ISO 8855 und DIN ISO 4130 wird zur Beschreibung der
Fahrdynamik ein rechtshandiges, fahrzeugfestes Koordinatensystem verwendet, welches an
die gefederte Masse gebunden ist. Als Ursprung des Systems (x ,yp,zp) wird der
Gesamtfahrzeugschwerpunkt der €, ausgewahlt (s.a. Abbildung 2-1). Die x z-Achse zeigt
dabei im statischen Bezugszustand in Fahrtrichtung nach vorne. Die 2zugehorige
Parallelverschiebung wird als ,Zucken® und die Rotation 9B als ,Rollen“ bzw. ,Wanken*
bezeichnet. Die XB-Achse weist in Fahrtrichtung betrachtet nach links. Wahrend die
entsprechende translatorische Bewegungsform ,Schieben® genannt wird, bezeichnet das
,Nicken® die Verdrehung 9 . Die zur Hochachse z z gehdérigen Bewegungen werden ,Heben®
bzw. ,Huben“ und ﬂs- ,Gieren“ genannt. Wahrend der Gier- und Nickwinkel gemaf der DIN
ISO 8855 als Drehung um die entsprechenden Achsen des horizontierten, aufbaufesten
Koordinatensystems (x y,y i,z ) gemessen werden konnen, wird der Rollwinkel um die x -
Achse definiert. Dartuber hinaus werden die in der DIN ISO 8855 definierten
Vorzeichenkonventionen fir den Spur- und Sturzwinkel des Rades verwendet. Ein positiver
Vorspurwinkel § liegt demnach vor, wenn der vordere Teil des Rades in der Draufsicht naher

zur Fahrzeugmitte liegt als der Radmittelpunkt. Ein positiver Sturzwinkel y liegt vor, sofern das
Rad in der Vorderansicht gegenliber dem Aufbau oben nach aul3en geneigt ist [11,12].

Abbildung 2-1: Verwendete Koordinatensysteme nach [11]

Zusatzlich wird in dieser Arbeit ein Inertialsystem I definiert, welches zur Beschreibung der
Fahrzeugkonstruktion verwendet wird. Dieses ist an die Koordinatensysteme aus der
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industriellen Praxis angelehnt. Dessen Ursprung 0, befindet sich dabei etwa 1,8 m vor der
Vorderachse und ca. 0,2 m unterhalb der Fahrbahn. Die x ;- Achse zeigt dabei entgegen der
Fahrtrichtung in Fahrzeuglangsrichtung, die y ;- Achse zeigt in Fahrtrichtung nach rechts und

die z ;-Achse weist in vertikaler Richtung nach oben (s.a. Abbildung 2-1). In dieser Arbeit erfolgt
die Darstellung der Vektoren, sofern nicht anderweitig deklariert, in dem Inertialsystem I. Die
jeweiligen Koordinaten beziehen sich dabei auf das Konstruktionsgewicht des Fahrzeugs,
welches auch unter der Bezeichnung ,Messlast 2 bekannt ist (s.a. [13]). Dieses wird gemaf
Normen ISO 1176:1990-07 und I1SO 2958:1973 flur ein funfsitziges und betriebsfahiges
Fahrzeug definiert. Es werden also u.a. die bendtigten Betriebsflissigkeiten, ein zu 90%
geflllter Kraftstofftank und eine Beladung von zwei 68 kg schweren Personen auf den
Vordersitzen sowie einer 68 kg Person zentral im Fond berucksichtigt. Darlber hinaus werden
7 kg Gepack pro Person im Kofferraum untergebracht [14,15].

2.1 Anforderungen an die Radaufhangungen von PKW

Radfuihrungen haben im Regelkreis aus Fahrer, Fahrzeug und Umgebung die Aufgabe, einen
vom Fahrenden gewilnschten Kurs zu ermdéglichen und die auf den Aufbau wirkenden
Tragheits- und Massenkrafte Uber das Rad auf der Fahrbahnoberflache abzustitzen. Dazu
muss ein sicherer Kontakt zwischen Reifenlatsch und Fahrbahnoberflache hergestellt und in
kritischen Fahrsituationen aufrechterhalten werden kénnen. Gleichzeitig sollen Anregungen
und Stolke von der Fahrbahnoberflache abgemildert werden, sodass ein mdglichst
komfortables Verhalten flr die Insassen erzielt werden kann. Hieraus leitet sich im
Allgemeinen das in Abbildung 2-2 dargestellte Anforderungsprofil fir die Radaufhangungen
von Personenkraftwagen ab.

Die einzelnen Anforderungen weisen dabei starke Wechselwirkungen auf und verhalten sich
zu einem Grofteil gegenlaufig zueinander. Hinzu kommt, dass die Vorder- und Hinterachse
eines Kraftfahrzeugs unterschiedliche Aufgaben Ubernehmen. So stellt die Vorderachse in der
Regel die Lenkbarkeit sicher und kann dem Fahrenden Rickmeldungen Uber den aktuellen
Fahrzustand geben. Die fir die Lenkung erforderlichen Bewegungsraume der Rader werden
dabei durch den Bauraum der umliegenden Komponenten, wie z.B. der Karosserie oder dem
Antrieb, aber auch den zuladssigen Gelenkwinkeln und -verschiebungen in dem
Lenkungssystem und Antriebswellen, bestimmt. Hinzu kommt, dass die Komponenten der
Vorderachse Ublicherweise in das Sicherheitskonzept des Vorderwagens integriert werden.
Auf diese Weise lasst sich beispielsweise eine Abstitzung der Vorderrader an den Schwellern
im Falle eines Frontalaufpralls realisieren, wie dies auch in [16] gezeigt ist. Des Weiteren
lassen sich durch die dynamische Radlastverlagerung infolge der Aufbautrédgheit héhere
Langskrafte beim Bremsen erzielen, wodurch die Vorderachse malgeblich zur
Gesamtverzdgerung des Fahrzeugs beitragt [17]. Die Integration des Antriebs hangt stark mit
der verwendeten Antriebstechnologie und Fahrzeugarchitektur zusammen. Wahrend in
Fahrzeugen mit Verbrennungsmotoren etwa 75 % der PKW einen Frontantrieb besitzen [17],
sind bei den batterieelektrischen Fahrzeugen derzeit vielfaltige Antriebskonzepte vertreten
(s.a. Kapitel 3.6.2).
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Abbildung 2-2: Anforderungsprofil moderner PKW Radaufhangungssysteme, mit Angaben
aus [17-22]

Die Hinterachse nimmt, in sorgfaltiger Abstimmung mit der Vorderachse, einen erheblichen
Einfluss auf das Wank- und Nickverhalten des Fahrzeugs sowie dessen Fahrstabilitat. Der
Bauraum an der Hinterachse wird dabei maf3geblich durch die Anforderungen und Gestaltung
des Laderaums, der Sitzposition der hinteren Insassen und den Komponenten des
Antriebsstrangs, z.B. der Abgas- und Kraftstoffanlage, bestimmt [17]. Dartber hinaus wird die
Gestaltung der Hinterachse aber auch durch die vorgesehene Modularitat des Achskonzepts
beeinflusst. Soll z.B. in anderen Fahrzeugvarianten ein Achsantrieb eingesetzt werden
kénnen, wird ein Groldteil des Bauraums fiir die Antriebskomponenten in der Regel auch in der
nicht angetriebenen Variante vorgehalten. Ein typisches Beispiel dafir stellt die
Mehrlenkerhinterachse des ,modularen Querbaukaustens® (MQB) der Volkswagen AG dar,
welche in verschiedenen Fahrzeugsegmenten mit und ohne Achsantrieb zum Einsatz kommt
(s.a. Kapitel 3.2) [17,21]. Daruber hinaus werden die Kinematik (Einfederzustand) und die
Elastizitaten (Achslast) der Hinterachse starker durch etwaige Beladungsanderungen
beeinflusst.

2.2 Kinematische KenngroRen der Radaufhangungen

Aus den obigen Anforderungen leiten sich kinematische Kenngréf3en ab, mit welchen die
Eigenschaften verschiedener, nicht lenkbarer Radaufhdngungsmechanismen charakterisiert
und verglichen werden kénnen. Der Radtrager fuhrt dabei im allgemeinen Fall eine rdumliche
Bewegung aus, welche mithilfe einer momentanen Schraubung eindeutig definiert werden
kann. Die allgemeine Bewegungsform eines Starrkérpers setzt sich also gemaR des Theorems
nach Chasles aus einer Rotation um eine Drehachse und einer Translation entlang
derselbigen zusammen [23,24]. Die Translation wird durch die Steigung entlang der
Schraubenachse als Folge einer vollstdndigen Drehung festgelegt. Insgesamt erfolgt die
Generierung der Schraubenachsen somit anhand von funf unabhangigen Parametern. Hierzu
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zahlen zwei Variablen zur Beschreibung der Drehachsneigung, dies kénnen beispielsweise
zwei Winkel abgeleitet von Kugelkoordinaten sein, der Abstand und die Lage eines
Bezugspunktes zur Drehachse sowie die Steigung der Schraubung. Als Freiheitsgrad verbleibt
schlielRlich der Betrag der Verdrehung um die Schraubenachse [25]. In [26] wird darUber
hinaus gezeigt, dass sich die unabhangigen Parameter der Schraubenachse einer raumlichen
Radaufhangung eindeutig aus dem  Rollzentrum, dem  Stitzwinkel, dem
Schragfederungswinkel sowie der Spur- und Sturzédnderung tber den Radhub ableiten lassen.
Dies bedeutet gleichzeitig auch, dass sich die genannten Groflen nur unabhangig vorgeben
lassen, wenn ein raumlicher Mechanismus zu Grunde liegt. Bei ebenen und spharischen
Mechanismen ist stets ein Kompromiss zwischen diesen Parametern zu finden [25].

Im Folgenden werden die flr diese Arbeit wesentlichen kinematischen Kenngréfien vorgestellt.
Diese gelten in der Regel fur einen momentanen, quasi-statischen Gleichgewichtszustand und
nehmen Bezug auf die jeweiligen Pole in den betrachteten Schnittansichten. Weiterhin erfolgt
ihre Definition stets in relativer Betrachtung zum Aufbau. An dieser Stelle sei ausdrticklich
darauf hingewiesen, dass im Allgemeinen die DurchstoRpunkte der Schraubenachsen durch
die jeweiligen Fahrzeugschnittebenen aufgrund des Vorschubs nicht direkt als Momentanpole
in den jeweiligen Ebenen fungieren konnen. Der Pol ergibt sich in der betrachteten
Schnittebene an dem Punkt, an dem sich die projizierte Vorschubs- und
Umfangsgeschwindigkeit gegenseitig aufheben, sodass lediglich Anteile senkrecht zur
Schnittebene verbleiben. Sollte demnach kein Vorschub vorhanden sein, also eine ebene
Bewegungsform vorliegen, oder sollten die Schnittebenen senkrecht zur Schraubenachse
stehen, dann ergeben sich die DurchstoRpunkte auch als Momentanpole [25]. Letztere kdnnen
dabei physisch oder virtuell, z.B. als Schnittpunkt zweier Lenkerverlangerungen, ausgefuhrt
sein.

2.2.1 KenngroBen der Langsdynamik

Zunachst soll ein Langsschnitt betrachtet werden. Als Beispiel soll hier eine
Verbundlenkerhinterachse dienen, welche fir den Fall einer parallelen Einfederung eine ebene
Schwenkbewegung um die Aufbaulager vollzieht (s.a. Kapitel 3.5). Somit bilden die beiden
Aufbaulager eine momentane Drehachse, welche im Langsschnitt auch als Langspole
fungieren. Dieser wird in Abbildung 2-3 mit IC deklariert. In dieser Seitenansicht lassen sich
der Bremsnickausgleich und der Schragfederungswinkel auswerten. Fir den
Bremsnickausgleich k., an der Hinterachse ergibt sich der in Gleichung (2.1) dargestellte
Zusammenhang:

e = tane,r  —Azicwp/DXicwp 2.1)
b = = )
SOT taneg, he/ (o * lwe)

Der Gleichung liegen dabei die Annahmen zugrunde, dass die Bremskrafte Uber den
Radtrager abgestutzt werden und die Bremsen die Rader vollstandig blockieren [25]. Hierbei
bezeichnet ¢;,, den idealen Bremsabstitzwinkel und berechnet sich aus der Radlastdifferenz
sowie der Bremskraft, welche sich wiederum aus den Gesamtfahrzeugparametern wie der
Schwerpunkthéhe h., der hinteren Bremskraftverteilung y,, - und dem Radstand [, ableiten.
Sollen das Brems- bzw. Antriebsmoment hingegen am Aufbau abgestitzt werden, wie dies
beispielsweise bei innenliegenden Bremsscheiben oder Seitenwellen mit aufbaufesten



8 2. Grundlagen

Differentialen der Fall ist, so muss Gleichung (2.1) auf den Radmittelpunkt bezogen werden
[19,25].

<

Karosserie

\\\\\\\\\>

Abbildung 2-3: Kinematische Kenngrdf3en in der Seitenansicht

Der tatsachlich vorliegende Bremsabstutzwinkel ¢, ,- wird aus der eigentlichen Geometrie der
Radaufhangung bestimmt. In der Literatur werden dabei sowohl Kennwerte fiur den
Bremsnickausgleich k.,, aber auch fir den Bremsabstitzwinkel ¢, angegeben. Als
Bremsnickausgleich an der Hinterachse k. ,, ,- sollten gemaf [17] in der Konstruktionslage etwa
60 bis 80 % angestrebt werden. In [19] werden demgegeniber Werte zwischen 30° und 40°
far den hinteren Bremsabstutzwinkel ¢, ,. beobachtet. In der industriellen Praxis wird dartber
hinaus auch noch der Tangens vom Bremsabstltzwinkel herangezogen (s.a. Gleichung (2.1)).
Fir tane,, wird in der vorliegenden Arbeit zusammenfassend der Begriff (kinematische)
Bremsabstitzung verwendet. Fir die Kraft, die von der Feder abgestitzt werden muss, ergibt
sich schlief3lich:

AFSp,WP,r = (1 - ks,b,r) ’ AFWP,Z,T (2-2)

Hierbei bezeichnet AF;,yp, die auf den Radaufstandspunkt WP projizierte
Federkraftanderung, wahrend AFyp,, die resultierende Radlastdifferenz angibt. Bei
konventionellen Hinterachsen stitzen demnach die Radaufhdngungen einen erheblichen
Anteil (60-80% s.o.) der duf3eren Lasten ab, sodass beim Bremsen nur noch ein Bruchteil der
urspringlichen Radlastdifferenz von der Feder aufgenommen werden muss. Kleine
Einfederwege und insbesondere niedrige Aufbaunickwinkel sind die gewlinschte Konsequenz.

Der Schragfederungswinkel k wird herangezogen, um das Ausweichvermdgen der
Radaufhangung beim Uberfahren von Einzelhindernissen oder langwelligen Bodenwellen zu
charakterisieren. Da in diesen Fallen eine gedffnete Bremse angenommen werden kann,
kdnnen die dazugehorigen Stol3krafte direkt am Radmittelpunkt WC angreifen. Aus diesem
Grund wird der Schragfederungswinkel als Winkel zwischen der Vertikalen und dem Vektor
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der Radmittelpunktsgeschwindigkeit v, bzw. zwischen dem Polstrahl und der Horizontalen
angegeben. Der Schragfederungswinkel k berechnet sich gemafl Gleichung (2.3) zu:

v —-Az
Ky = arctan< WC’x> = arctan (%) (2.3)

Vwec,z Xic,wc

Der Winkel ist positiv definiert, sofern das Rad eine Ausweichbewegung bzgl. des
Hindernisses durchfahrt. Dies wird anhand der x-Komponente der
Radmittelpunktsgeschwindigkeit vy, festgemacht. Zeigt der Geschwindigkeitsvektor,
anders als dies in Abbildung 2-3 gezeigt ist, entgegen der Fahrtrichtung nach hinten, so liegt
ein positiver Schragfederungswinkel vor [25]. Da die beim Uberfahren von kurzwelligen
Bodenwellen auftretenden Tragheitskrafte der ungefederten Massen weitestgehend
unabhangig vom Schragfederungswinkel an den Aufbau weitergegeben werden, wird in [17]
und [25] eine positive Schragfederung als Erganzung zu einer hohen Langselastizitat
empfohlen. Dies fihrt dazu, dass die Werte fir den hinteren Schragfederungswinkel Uber
einen weiten Bereich variieren konnen [27]. Selbst negative Werte werden akzeptiert, wie sich
auch im Laufe der Arbeit noch zeigen wird.

2.2.2 KenngroBen der Querdynamik

Im Folgenden soll die Querschnittsansicht durch die jeweiligen Radaufstandspunkte einer
Achse betrachtet werden. In dieser lassen sich der Querpol CP und das Rollzentrum RC
auswerten. Abbildung 2-4 =zeigt die zeichnerische Ermittlung am Beispiel einer
Doppelquerlenker Aufhdngung. Im Gegensatz zur physikalischen Konstruktion des Langspols
aus Abbildung 2-3, ergibt sich hier der Querpol des Radtrager, welcher die Koppel des
Radaufhangungsmechanismus*‘ darstellt, virtuell im Schnittpunkt der Verlangerungen der
Querlenker.

Z

i e/

WP, §

Abbildung 2-4: Querpol und Rollzentrum einer Doppelquerlenker Aufhangung nach [18,25]
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Da das Rollzentrum als Ursprung der Rollbewegung des Aufbaus fungiert, dirfen Krafte, deren
Kraftwirkungslinie durch das Rollzentrum verlaufen, keine Rollwinkel erzeugen. Dies gilt genau
fur die resultierenden Krafte, die, ausgehend von dem Radaufstandspunkt WP, welcher der
Kraftangriffspunkt fir die Seitenkrafte und Radlastanderungen ist, keine senkrechten Anteile
zum Polstrahl des Querpols CP aufweisen. Die Lage des Rollzentrums bei geringen
Querbeschleunigungen ergibt sich dann aus dem Schnittpunkt der Polstrahlen vom linken und
rechten Radaufstandspunkt zu ihrem jeweiligen Querpol. Die Hohe des Rollzentrums folgt aus
der Spurweite by, und der Anderung ebendieser bei einer Einfederbewegung zu [25]:

Ywpy

hgce = byp/2 (2.4)

WP,z

Diese Betrachtung qilt lediglich fiir geringe Querbeschleunigungen, da es bei grol3en
Rollwinkeln, insbesondere bei Einzelradaufhangungen, zu unterschiedlichen Radstellungen
zwischen dem kurveninneren und -auf3eren Rad kommen kann. Zusatzlich kommt es aufgrund
der hohen Radlastdnderungen zu einer ungleichen Verteilung der Seitenkrafte an beiden
Radern. Dies flhrt in der Regel dazu, dass die Seitenkrafte am kurveninneren (ausfedernden)
Rad weniger stark durch die Radaufhangung abgestiitzt werden kénnen, weshalb an diesem
grolRere Federwege als am kurvenduferen Rad erforderlich werden. Als Resultat dieser
Asymmetrie federt der Aufbau in der Fahrzeugmittelebene aus, was auch als ,Aufstitzen®
bezeichnet wird. Um diesem entgegen zu wirken, empfiehlt sich eine Absenkung des
Rollzentrums als Folge einer parallelen Einfederung [19,25]. Als Kennwerte fur die
Rollzentrumshdhe werden in der Literatur an der Vorderachse ein Bereich von 0 bis 130 mm
und an der Hinterachse von 60 bis 250 mm vorgeschlagen. Die sich ergebende Wankachse
des Aufbaus fallt mit einer Anstellung von etwa 0° bis 6° nach vorne hin ab. Auf diese Weise
wirken die Aufbaudampfer auch infolge eines Aufbaugierens [17,19].

Abbildung 2-5: Hilfsgeometrie zur Ermittlung der Radstellung und des Schraglaufwinkel nach
[25] und nach [11]
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Zur Ermittlung des Spur- und Sturzwinkels wird die in Abbildung 2-5 gezeigte Hilfsgeometrie
herangezogen. Dabei wird mit WN ein Normalpunkt zur Radmittenebene eingeflhrt, welcher
gemeinsam mit dem Radmittelpunkt WC den Normalenvektor dieser Ebene bildet. Der
Abstand des Hilfspunktes zum Radmittelpunkt |ch,wzv| wird in dieser Arbeit auf 100 mm
festgelegt. Des Weiteren befindet sich dieser auf der duf3eren Seite des jeweiligen Rades (vgl.
a. Abbildung 2-4). Der Spurwinkel ergibt sich dann zu:

_ WN, — WC,
§ = —arcsin (2.5)

J( WN, — WC)*+ (WN, — WC,)?

Far den relativen Sturzwinkel gilt entsprechend:

WN, — WC,
—) (2.6)

Vrel = — arcsin(
| EWC,WN|

Die Vorzeichen vor dem Arkussinus stellen die Einhaltung der normgerechten
Vorzeichendefinition sicher (s.a. Abschnitt ,2 Grundlagen®). Die gezeigten Gleichungen lassen
sich auf alle Rader des Fahrzeugs anwenden. Wie in den folgenden Abschnitten gezeigt wird,
haben die an den Radern auftretenden Spur- als auch der Sturzwinkel signifikanten Einfluss
auf das Fahrverhalten des Gesamtfahrzeugs. Insbesondere sind hier die bei Kurvenfahrt
relevanten Anderungsraten der Sturz- und Spurwinkel Uber den Radhub zu nennen. lhr
Einfluss wird in Abschnitt 2.3.2 thematisiert.

2.3 Modelle zur Beschreibung der Querdynamik

In diesem Kapitel sollen die wesentlichen Modelle der Fahrdynamik behandelt werden. Diese
werden dazu verwendet, die aus der Literatur stammenden Zielkorridore fir die (elasto-)
kinematischen Kennwerte der Radaufhangungen, insbesondere bzgl. der Querdynamik zu,
erlautern.

2.3.1 Einspurmodell

Das Einspurmodell nach Riekert und Schunck (vgl. auch [28]) gibt die grundlegende Theorie
zur Beschreibung des Lenkverhaltens eines Fahrzeugs in der Ebene wieder. Dem Modell liegt
dabei die Annahme zugrunde, dass beide Rader einer Achse im jeweiligen Achsmittelpunkt
zusammengefasst werden koénnen. Gleichzeitig wird vorausgesetzt, dass sich der
Fahrzeugschwerpunkt auf der Fahrbahnoberflache befindet, sodass keine Wank- und
Nickbewegungen sowie damit einhergehende Radlastdifferenzen auftreten. Hinzu kommt,
dass das Fahrzeug keine Langsbeschleunigung erfahren soll, sodass v, = const. gilt. Wird
weiterhin angenommen, dass lediglich kleine Lenkwinkel & aufgepragt werden, sodass fir
den Kurvenradius 7. >» lp gelten kann, lassen sich aus der Kinematik des ebenen
Einspurmodells (s.a. Abbildung 2-6) die folgenden Gleichungen fur die vorderen ay und
hinteren Achs-Schraglaufwinkel a,- ermitteln. Sofern nicht anders deklariert, beziehen sich die
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folgenden Betrachtungen auf das fahrzeugfeste Koordinatensystem {Cy,xp,yp,zp} (s.a.
Abschnitt 2) [17,18]:

LY
ar =6 — B — fvsz (2.7)
. 2.8
ar=_B+lT v;pB ( )

Fur die Querbeschleunigung a. ,, kann unter Berlcksichtigung der Kurswinkelgeschwindigkeit
v (s.a. Abbildung 2-6) und der Annahme kleiner Schwimmwinkel die Gleichung (2.9) hergeleitet
werden. Dabei kann der erste Summand als im fahrzeugfesten Koordinatensystem
beobachtbarer Beschleunigungsanteil interpretiert werden, wahrend der zweite Summand die
Flhrungsbeschleunigung, also die Beschleunigung des fahrzeugfesten Koordinatensystems
gegenuber dem Inertialsystem I, darstellt [17,29].

2 . :
ey =—=—"V'1c=Vc B +vc Yp (2.9)
Tc Tc

Abbildung 2-6: Kinematik des Einspurmodells nach [17,18,28]
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Gleichzeitig ergeben sich unter Vernachlassigung der Langskrafte und des Luftwiderstands
die Impuls- und Drallsatze wie folgt [29]:

my:* Acy = FWP,y,f ' COS(6f) + FWP,y,r (210)
Iy g = Fypyr cos(8) i + Fypyyr -l (2.11)

Die kinematischen und kinetischen Gleichungssysteme kdnnen anschlieRend mit dem fir
Reifen typischen degressiven Zusammenhang aus Seitenfuhrungskraft und Schraglaufwinkel
verknulpft werden. Dabei wird zumeist eine weitere Annahme, namlich eine Begrenzung auf
kleine Schraglaufwinkel, getroffen. Dies ermoéglicht, wie oben geschildert, die Linearisierung
der Seitenkrafte anhand der resultierenden Schraglaufsteifigkeit c;, welche neben der
Schraglaufsteife der Reifen c, auch noch die Elastizitaten der Radaufhangung berlcksichtigen
soll [20]. Gleichzeitig sei auch noch einmal auf die oben getroffene Annahme kleiner
Lenkwinkel hingewiesen, mit welcher sich auch die cos(55)-Anteile in den Gleichungen (2.10)

und (2.11) vereinfachen [29].

Unter weiterer Vernachlassigung der Lenkelastizitdten ergeben sich dann mit dem
Schwimmwinkel 8 und der Gierrate 15 als ZustandsgréRen sowie dem Lenkwinkel o als
Eingangsgrofie die Bewegungsgleichungen des linearen Einspurmodells als zwei gekoppelte
Differentialgleichungen (DGL) 1. Ordnung zu [29]:

_Grtesr Csplr—csply Cs,f
B my Ve my vl [Ig] me Ve
T - -5
|:lpB CS,T lT - CS,f lf Cs,f lfz + CS,T l,rz ‘(I)B + CS,f lf f (212)
IV,Z IV,z Ve IV,z

Alternativ zur obigen Zustandsraumdarstellung lassen sich die beiden DGL 1. Ordnung auch
zu einer DGL 2. Ordnung, wie sie auch bei einer aus der technischen Mechanik bekannten
gedampften Schwingung auftritt, zusammenfassen. Dazu wird der Impulssatz (Gleichung
(2.10)) unter Bericksichtigung der Gleichungen (2.7)-(2.9) und den linearisierten
Schraglaufsteifigkeiten ¢, nach der Zeit abgeleitet und anschlie®end nach der sich dann
ergebenden Gierbeschleunigung )5 umgestellt. Diese wird daraufhin in Gleichung (2.11)
eingesetzt, sodass sich die DGL 2.0rdnung in Abhangigkeit von der
Schwimmwinkelbeschleunigung f ergibt (s.a. [17,20]). Beide Betrachtungsweisen
ermoglichen schlieBlich die Ermittlung der geschwindigkeitsabhangigen
Giereigenkreisfrequenz sowie die dazugehdrige Gierdampfung, welche Rickschlisse Uber die
Agilitdt und Stabilitat des Lenkverhaltens erlauben und auch als Koeffizienten in den Gier- und
Schwimmwinkel-Ubertragungsfunktionen auftauchen [17,20,29].

Ein typischer Anwendungsfall fir das Einspurmodell ist die Beurteilung des
Eigenlenkverhaltens bei einer stationaren Kreisfahrt (vgl. auch [30]). Bei diesem Fahrmandver
werden die ZustandsgréRen £ und )5 konstant gehalten, wodurch Gleichung (2.12) erheblich
vereinfacht wird und die beiden gekoppelten DGL gleichgesetzt und nach dem aufgepragten
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Lenkwinkel &; umgestellt werden konnen. So ergibt sich fur den vom Fahrenden
vorgegebenen Lenkwinkel wahrend einer stationaren Kreisfahrt zu [17,20]:

lyp my ( L le )
S-(a =4+ — A, =04y +EG-a 2.13
f( c,y) Tc lWP Cs,f (af ) Csr (ar) “ A “ ( )

Es zeigt sich, dass der vom Fahrenden aufzubringende Lenkwinkel eine Funktion der Quer-
beschleunigung darstellt. Der funktionale @ Zusammenhang kann flr kleine
Querbeschleunigungen (ac,y < ~4 m/s?) und damit  einhergehenden kleinen
Schraglaufwinkeln sowie konstanten Schraglaufsteifen als Geradengleichung angesehen
werden. Bei daruberhinausgehenden Querbeschleunigungen weisen die Schraglaufsteifen
eine ausgepragte Abhangigkeit vom vorliegenden Schraglaufwinkel auf (c; (af), csr(ay)). Wie
sich anhand von Gleichung (2.13) erkennen lasst, wird der Ordinatenabschnitt, der
sogenannte Ackermann-Winkel &4,,, nur durch den Kurvenradius und den Radstand bestimmt
und kann als ein rein geometrisch erforderlicher Lenkwinkelanteil interpretiert werden.
Demgegentuber definieren die im Eigenlenkgradienten EG zusammengefassten Grofien,
insbesondere die Differenz aus den jeweiligen Verhaltnissen der Schwerpunktlage zur
vorliegenden Schraglaufsteife, die Zunahme des Lenkwinkels infolge einer gesteigerten
Querbeschleunigung.

Zur Beurteilung des Eigenlenkverhaltens werden im Wesentlichen zwei Beurteilungskriterien
herangezogen. In der Definition des Eigenlenkverhaltens nach Olley werden die absolut
erforderlichen Lenkwinkel betrachtet (vgl. auch [31]). Ist dieser beim Befahren des
vorgesehenen Kurvenradius® groBer als der Ackermannwinkel, liegt ein untersteuerndes
Verhalten vor. Tritt der umgekehrte Fall auf, dann weist das Fahrzeug ein Ubersteuerndes
Eigenlenkverhalten auf (s.a. Abbildung 2-7). Dies lasst sich auch anhand der Differenz aus
dem vorderen und hinteren Schraglaufwinkel festmachen. Fur die Definition nach Olley gilt
demnach [17,20,29]:

>0 untersteuern
6 — 6y =da=af —a,=EG-a,y, {=0 <  neutral (2.14)
<0 ubersteuern

Demgegendlber wird in der Definition nach Bergman vorgeschlagen, den Gradienten 05, /dac ,,
zu verwenden (s.a. [32]). In dieser Definition wird somit von einem Ubersteuernden
Fahrverhalten gesprochen, wenn der Fahrende den Lenkwinkel mit zunehmender
Querbeschleunigung reduzieren muss. Dies kann dann zum Beispiel dazu fuhren, dass der
Fahrende in absoluter Betrachtung zwar einen gréReren Lenkwinkel als geometrisch
erforderlich aufbringt, in der Definition nach Olley wirde dies also einem Untersteuern
gleichen, den Lenkwinkel jedoch mit zunehmender Querbeschleunigung reduzieren muss,
was in der Definition nach Bergman dann einem Ubersteuernden Eigenlenkverhalten
entspricht (s.a. Abbildung 2-7, Strichlinie). Dieses wechselnde Eigenlenkverhalten kann als
Sonderfall fiir heckgetriebene Fahrzeuge auf Fahrbahnen mit niedrigen Reibwerten und ohne
Antriebsschlupfsystemen auftreten [17,20,29].
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Der in Abbildung 2-7 eingezeichnete Lenkradwinkel §,; bezeichnet dabei den vom Fahrenden
vorgegebenen Lenkradwinkel, welcher mittels der Lenkubersetzung is in den Lenkwinkel am
Rad &; umgerechnet werden kann.

ady

o = O —_—

c aac,y F \

= 4 doy

& 3 <0
o L

X \

£ \

= \

e

@

=

< Aax >0
SAM ......................... Aa=0

Aa <0

~4 m/s?> Querbeschleunigung a. ,, in m/s?

Abbildung 2-7: Vergleich der Definitionen des Eigenlenkverhaltens nach Olley und Bergman
nach [20,29]

Im Falle eines untersteuernden Fahrverhaltens wird die Kraftschlussgrenze zuerst an der
Vorderachse Uberschritten, sodass das Fahrzeug nach auf3en und damit auf einen gréRReren
Kurvenradius r, getragen wird. Als Folge wird die vorliegende Querbeschleunigung (vgl.
Gleichung (2.9)) reduziert, sodass sich ein stabilisierendes Verhalten einstellt.

Im Falle des Ubersteuerns wird die Kraftschlussgrenze zuerst an der Hinterachse
uberschritten, wodurch sich das Fahrzeug um die Hochachse eindreht. Das Fahrzeug wird auf
einen kleineren Bahnradius gefuhrt, wodurch die Querbeschleunigung weiter erhdht wird,
sodass sich ein selbstverstarkender Effekt einstellt. Diesem kann schlieRlich nur noch durch
ein rechtzeitiges Gegenlenken des Fahrenden entgegengewirkt werden, sodass das Fahrzeug
wieder auf einen gréReren Kurvenradius gefuhrt wird. Da dieses Mandver jedoch ein erhdhtes
Fahrgeschick und -geflihl voraussetzt, werden Fahrzeuge heutzutage in der Regel mit einer
leichten Untersteuertendenz ausgelegt [17,20].

2.3.2 Zweispurmodell

Im Zweispurmodell werden die Rader der Achsen getrennt betrachtet, gleichzeitig liegt der
Fahrzeugschwerpunkt nicht auf der Fahrbahnoberflache, sodass neben Hubbewegungen
auch Wank- und Nickwinkel eingefuhrt werden. Im Allgemeinen kann die Fihrung des Aufbaus
daher vereinfacht mittels Gleitsteinen an der Vorder- und Hinterachse modelliert werden,
welche sowohl eine translatorische (Huben) als auch eine rotatorische Freiheit (Wanken)
erlauben. Diese Fihrungen werden dabei in den jeweiligen Rollzentren der Achsen
positioniert. (s.a. Abbildung 2-8 und Abbildung 2-4) [25]. Da im Weiteren die Wank- und Nick-
bzw. Hubbewegungen getrennt betrachtet werden sollen (s.a. Abschnitt 2.4.3), kénnen die
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Gleitsteinfihrungen fir das reine Wanken durch Drehgelenke ersetzt werden. Die
Radfihrungen werden vereinfacht als Starrachsen angenommen, welche einen
entsprechenden Rollfreiheitsgrad aufweisen. Aullerdem wird der Aufbau torsionssteif
modelliert. Die folgenden Angaben beziehen sich, sofern nicht anders gekennzeichnet, auf
das Inertialsystem I.

/: il bWP,r i FWP,y.r,le
o
, -W. Iy lwp
FWP,y,f,ri -
bwp ¢

FWP,y,f,le

Z1 '
X FWP,z,f,le
Vi

Abbildung 2-8: Zweispurmodell zur Modellierung des Wankverhaltens nach [18,25,33]

Wie in Abbildung 2-8 zu erkennen ist, wird der Aufbau federnd gegenuber den
Radaufhdngungen gelagert. Dabei sind der Ubersichtlichkeit halber lediglich die Aufbaufedern
dargestellt, die Wirkung der Stabilisatoren findet in den untenstehenden Gleichungen aber
ebenfalls Berucksichtigung. Erfahrt der Aufbau nun, wie auch in der Abbildung gezeigt, eine
Zentrifugalbeschleunigung (vgl. Gleichung (2.9)), lasst sich das von der Wankfederung
abzustutzende Moment wie folgt berechnen [18]:

Mg, =mpg-agy, Ah -cos@p+mpg-g-Ah -singpg = (CRc,f + CRC,r) P8 (2.19)

Dabei wird der Aufbau isoliert von den Radaufhdngungen betrachtet. Der dazugehorige
Freischnitt erfolgt an den Rollzentren der Vorder- und Hinterachse. Die Grof3e Ah gibt den
Abstand des Aufbauschwerpunkts zur Wankachse an. Um schlieRlich den vorliegenden
Rollwinkel bestimmen zu konnen, wird der Widerstand gegen die Rollbewegung an den
jeweiligen Achsen zunachst in Form der vorliegenden Drehfederraten cgc s bzw. cge,
zusammengefasst. Die Auslenkung des Aufbaus in Form des Wankwinkels ¢z ergibt sich
schlielBlich unter der Berlcksichtigung von linearisierbaren Winkelfunktionen sowie der
Vernachlassigung der Neigung der Wankachse (vgl. auch Abschnitt 2.2.2) zu [18]:

mp-agy - Ah

(2.16)

(p =
5 Cref + Crer —Mp g - AR
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Welcher Anteil des Aufbaumoments aus Gleichung (2.15) letztlich an der Vorder- bzw.
Hinterachse abgestutzt wird, lasst sich durch die Wankratenverteilung ¢ zwischen den beiden
Achsen ausdriicken. Um die Radlastdifferenzen infolge der Kurvenfahrt ermitteln zu kénnen,
wird das System auf Achsebene betrachtet. Als Beispiel wird dafur die Hinterachse
herangezogen.

Das an dieser Achse abzustutzende Aufbaumoment My ., sowie die vorliegende Aufbau-
Fliehkraft F ,, .- greifen dabei an der Fihrung des Aufbaus, dem Rollzentrum der Hinterachse,
an (Abbildung 2-9). Neben den Massenkraften des Aufbaus werden auch die Tragheitskrafte
der ungefederten Massen mys bericksichtigt. lhre Angabe soll sich auf jeweils eine
Fahrzeugseite beziehen. Unter diesen Voraussetzungen ergibt sich die resultierende
Radlastdifferenz AFy,p ,, flr das linke und rechte Rad aus dem Momentengleichgewicht um
einen beliebigen Radaufstandspunkt zu [18]:

AFyp v = (mB,r “hrer/bwpr + 2 Mygsy “hysy/ bWP,r) "agy + Crer  P/bwpr  (2.17)

Fir den Rollwinkel ¢z kann dabei auf den bekannten Zusammenhang aus Gleichung (2.16)
zuruckgegriffen werden. Bei Betrachtung des Zweispurmodells sind insbesondere das
Verhalten des Rollwinkels sowie der Radlastdifferenz in Abhangigkeit der verwendeten
Aufbau- und Stabilisatorfederung von Interesse.

I
i
I
I
b Fys,y,r Imus,r'g I \?l
Sp,r "

| |
. ‘ B bgt_r hRC,r I hUS,T | I
I / ) ¥ I y \ I o
B A\\\Y : 7777 rF
WP l i
yirte FWP,z,le I FWP,z,ri WPy .t

Abbildung 2-9: Wankmomentenabstutzung an der Hinterachse
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Im Folgenden soll beispielhaft die Steifigkeit des hinteren Stabilisators angehoben werden.
Das Beispiel orientiert sich dabei an den Quellen [18,20]. Als Folge steigt die Wankfederrate
Crer (s.a. Gleichung (2.18)) und die Wankratenverteilung ¢ verschiebt sich nach hinten. Da
sich keine zusatzlichen Parameter andern, Iasst sich anhand von Gleichung (2.15) erkennen,
dass durch die Versteifung an der Hinterachse der Rollwinkel ¢y reduziert wird. Fir die
Radlastdifferenz an der Vorderachse, welche sich analog zu Gleichung (2.17) aufstellen lasst,
geht die Reduktion des Rollwinkels dann mit einer entsprechenden Abnahme einher. Um die
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reduzierte Momentenabstlitzung an der Vorderachse zu kompensieren, muss die
Radlastdifferenz an der Hinterachse entsprechend ansteigen [17,20]. Mit dem Anstieg der
Radlastdifferenz geht jedoch auch ein Verlust des Seitenfliihrungsvermégens einher. In
Abbildung 2-10 ist dazu die Seitenfuhrungskraft des Reifens in Abhangigkeit der Radlast und
des Schraglaufwinkels als Parameter gezeigt. Die strichpunktierten Linien geben dabei die
statische Radlast Fyp,q; SOwie die Seitenfihrungskraft Fyp, :q; an, welche unter
Vernachlassigung der Radlastdifferenz auftreten. Wird nun, ausgehend von diesem Zustand,
eine Radlastdifferenz aufgepragt, so lasst sich erkennen, dass die Seitenkraft am
kurveninneren Rad aufgrund des degressiven funktionalen Zusammenhangs starker abfallt,
als die Kraft am kurvenaulleren Rad zunehmen kann (AFyp,; > AFypy,). Wird die Kraft
Fywpystar als Bedarf zum Befahren der Kurve angesehen, muss der zugehorige
Achsschraglaufwinkel ansteigen, sodass der Verlust der Seitenkraft auf diese Weise wieder
kompensiert werden kann (Strichlinie). Gleichzeitig bedeutet ein Ansteigen des
Achsschraglaufwinkels bei gleichbleibender Seitenkraft auch, dass die resultierende
Schraglaufsteife, hier an der Hinterachse c;,, abnehmen muss. Dies flhrt gemafl Gleichung
(2.13) schlielllich zu einer Verringerung des Eigenlenkgradienten und damit zu einer
Verringerung der Untersteuertendenz. Umgekehrt analog verhalt es sich, sollte an der
Vorderachse eine Erhéhung der Wanksteifigkeit vorgenommen werden [8,10].
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Abbildung 2-10: Einfluss der Radlastdifferenz auf die Seitenkraft nach [18,29,33]

Zur Abstimmung des Eigenlenkverhaltens infolge der Radlastdifferenzen wird in der
englischsprachigen Literatur die ,Total Lateral Load Transfer Distribution“ (TLLTD) eingeflhrt.
Diese stellt das Verhaltnis der vorderen Radlastdifferenz AFyp ,  zur Summe aus Vorder- und
Hinterachse dar. Wird die TLLTD schlieRlich auf die Gewichtsverteilung (Weight Distribution
(WD)) bezogen, zeigt das Verhaltnis TLLTD/WD von uber 100 % an der Vorderachse eine
untersteuernde Auslegung der Wankratenverteilung an. Die vordere Radlastdifferenz wachst
mit zunehmender Querbeschleunigung demnach Uberproportional im Vergleich zur
Gewichtsverteilung (s.a. [34]). Neben der Aufteilung der Wankraten zwischen Vorder- und
Hinterachse ist auch der Aufbaurollgradient als Folge der Querbeschleunigung ein
Hauptauslegungskriterium. Dieser liegt je nach sportlichem Anspruch des Fahrzeugs bei
PKWs zwischen 3-6 °/g [35].
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Wie bereits thematisiert, setzt sich die Drehfederrate cpc, aus der Stabilisator- sowie
Federsteifigkeit zusammen. Mit den entsprechenden Spurweiten der Feder bg, und des

Stabilisators bs; sowie der Annahme kleiner Winkel folgt fir das obenstehende Beispiel der
Starrachse der folgende Zusammenhang (s.a. Abbildung 2-9):

bSZp,r bSZ't,T (218)

Crcr = Cspr + Cstr -
2 2

Die Steifigkeiten der Feder und des Stabilisators werden hier als Folge einer linearen
Deformation, also in der Einheit N/m, definiert. Fir Radaufhdngungen ergibt sich im
Allgemeinen:

b2
= .y . .2 WPy
Crcr = [CSP.T l.S‘p,OWT,r + 2 Crorr lTor,r] 2 (2-19)

Dazu werden die Steifigkeiten der Feder und des Stabilisators mithilfe der vorliegenden
Ubersetzungsverhéltnisse auf den Radaufstandspunkt umgerechnet und anschlieRend mit der
Spurweite und der Annahme kleiner Rollwinkel in die Wankfederrate transferiert. Flr die
FederUbersetzung isy, ,,,p, » ist die Kinematik fir das wechselseitige Einfedern zu verwenden
(s.a. Gleichung (2.29)). Die Torsionsfedersteifigkeit cr,,,, welche die Steifigkeit des
Stabilisators abbilden soll, und die dazugehdérige Ubersetzung der Drehfeder iz, werden in
Gleichung (2.19) fur einen einseitigen Radhub definiert, wodurch der Faktor 2 benétigt wird.

Mit dem Zweispurmodell lassen sich auch die Radstellungsanderung infolge des Wankens
sowie ihre Effekte auf das Fahrverhalten beobachten. Ist ein Rad zum Beispiel mit einem
absoluten Sturzwinkel (vgl. auch Abbildung 2-5) beaufschlagt, rollt dieses wie auf einem
Kegelstumpf ab. Die dafur notwendigen Zentripetalkrafte kdénnen somit auch als
Sturzseitenkrafte Fyp, interpretiert werden, welche sich naherungsweise additiv mit den
Schraglaufseitenkraften Fyp, Uberlagern [20]. Abbildung 2-11 zeigt die sich ergebenden
Seitenflhrungskrafte Fyp, flr den Fall eines absoluten negativen Sturzwinkels an einer
Starrachse. Es lasst sich erkennen, dass die Sturzseitenkrafte am kurvenaduf3eren Rad der
Fliehkraft des Aufbaus entgegenwirken, wahrend sie am kurveninneren Rad die Fliehkraft
additiv Uberlagern. Durch die héhere Radlast am kurvenaulReren Rad, welches auch als
.Hochlastrad“ bezeichnet wird, treten die Effekte des negativen Sturzwinkels jedoch starker in
Erscheinung (Fypy,ie > Fwpyri)- IMm Vergleich zu Abbildung 2-9 ergibt sich somit bei gleicher
Gesamtsumme der Seitenfihrungskrafte Fyp, ein geringerer Bedarf an Schraglauf-
seitenkraften Fy,p , und somit auch ein geringerer Achsschraglaufwinkel. Eine Zunahme der
resultierenden Achs-Schraglaufsteifigkeit ¢, ist die Folge.

Wird unabhangig davon ein Vorspurwinkel § aufgepragt, so wird der Rad-Schraglaufwinkel a
des kurvenaufleren Rades direkt um diesen Betrag vergréRert. Dies geht im linearen Bereich
mit einer Zunahme der Seitenfihrungskraft einher. Auch hier fallt die Zunahme aufgrund der
héheren Radlast am kurvendufleren Rad groRer aus als die Abnahme am
gegenuberliegenden Rad.
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Abbildung 2-11: Einfluss des negativen Sturzwinkels bei Kurvenfahrt nach [20]

Da der Achs-Schraglaufwinkel im Mittel nicht beeinflusst wird, die sich ergebende Achs-
Seitenkraft jedoch zunimmt, stellt sich eine Zunahme der resultierenden Achs-
Schraglaufsteifigkeit ¢, ein. Gemak Gleichung (2.13) kann auf diese Weise entscheidend das
Eigenlenkverhalten beeinflusst werden. Wahrend ein Vorspurwinkel und ein negativer
Sturzwinkel an der Hinterachse durch die Zunahme von c,, eine VergroRerung des
untersteuernden Verhaltens hervorrufen, erzeugen ein Nachspurwinkel und ein positiver
Sturzwinkel den gegenteiligen Effekt. An der Vorderachse verhalt es sich dementsprechend
umgekehrt analog [20].

Da permanente statische Radstellungen jedoch einen erhdhten Rollwiderstand und
Reifenverschlei® verursachen, sind diese ungeeignet das Kurvenfahrverhalten zu
beeinflussen. In [19] wird zum Beispiel gezeigt, dass bereits bei einem Sturzwinkel von -1° die
Lebensdauer des Reifens auf etwa 80% absinken kann. Aus diesem Grund werden die
statischen Radstellungen vielmehr genutzt, um eine Vorspannung auf die Aufhangung
aufzupragen und etwaige Elastizitdten auszugleichen [20]. Zur Beeinflussung des
Fahrverhaltens wird daher vielmehr eine kinematische Anderung der Spur- und Sturzwinkel
uber den Radhub (sy,¢ ,) angestrebt. Diese werden genutzt, um die wahrend der Kurvenfahrt
auftretenden Elastizitditen zu kompensieren und das gewlinschte leicht untersteuernde
Verhalten des Fahrzeugs sicherzustellen. Die Anderungsraten der Spur- und Sturzwinkel Gber
den (wechselseitigen) Radhub sind dabei stark von dem jeweiligen Achs- und
Fahrzeugkonzept abhangig [17,19]. Far  die hier primar betrachteten
Verbundlenkerhinterachsen (s.a. Abschnitt 3.5) gilt flir das Rollsteuern (96/9syczowr)
geman [36] ein Zielbereich 3 bis10 °/m, wahrend fur den relativen Rollsturz (0y,¢;/90swc zowr)
ein Wertebereich von etwa -20 bis -50 °/m erreicht werden sollte. Vergleichbare
Einzelradaufhangungen liegen bzgl. des Rollsturzes bei etwa der Halfte (s.a. [37]).



2. Grundlagen 21

2.4 Modelle und Methoden zur Beschreibung des Fahrkomforts

In diesem Abschnitt sollen die grundlegenden Modelle und Verfahren zur Bewertung des
Fahrkomforts vorgestellt werden. Dazu wird zunachst auf die Rekonstruktion und
Kategorisierung der Fahrbahnunebenheiten eingegangen, und anschliefend die in der
Fahrzeugtechnik verbreiteten Ersatzmodelle der Vertikaldynamik aufgezeigt. AbschlieRend
werden die standardisierten sowie die in der Literatur gangigen Methoden zur objektiven
Evaluation der Ganzkérper-Schwingungen vorgestellt. Dabei stehen insbesondere die Effekte
aus den Bereichen des sogenannten ,primary ride“ (Frequenzbereich ca. 0-5 Hz) und
,secondary ride“ (Frequenzbereich ca. 5-30 Hz) im Fokus [38,39]. Diese liegen auf dem
Gesamtgebiet der Noise-Vibration-Harshness (NVH) im Bereich der Vibrationen, bis hin zum
Ubergangsbereich zur Rauigkeit (vgl. auch [17,40]). Dem primary ride werden in erster Linie
die Bewegungen des Aufbaus zugeordnet, dazu zahlen insbesondere die Hub-, Nick- und
Wankschwingungen. Letztere sind nicht mit dem Einspurmodell der Vertikaldynamik, sondern
mindestens mit dem Zweispurmodell zu modellieren (s.a. Abschnitt 2.3.2). Hinzu kommen die
Schwingungen des Systems Sitz-Mensch, dessen Eigenfrequenzen i.d.R. ebenfalls in diesem
Frequenzband zu liegen kommen. Zur Beurteilung des Federungskomforts im unteren
Frequenzbereich werden insbesondere langwellige Fahrbahnen mit groflen Amplituden
Uberfahren. Ausgewertet werden die auf die Insassen wirkenden Beschleunigungen und
seltener auch die sich ergebenden Wege des Aufbaus, Winkel und die Anderung der
Beschleunigung (Ruck) [40-42]. Den secondary ride Effekten sind demgegenuber die
Schwingungen der Rader und ungefederten Massen zugeordnet. Hinzu kommen
Eigenfrequenzen des Antriebsstrangs und der Karosserie [38]. Letztere sollen in der
vorliegenden Arbeit jedoch eine untergeordnete Rolle spielen. Da sich in dem secondary ride
insbesondere auch der Abrollkomfort wiederfindet, spielen auch das initiale Ansprechverhalten
der Federn bzw. Dampfer und somit auch die Reibung und Losbrechkrafte sowie die
parasitdren Federraten eine Rolle [39,43]. Der secondary ride wird typischerweise mit kurz-
und mittelwelligen Fahrbahnen und beim Uberfahren von Einzelhindernissen ausgewertet.
Dabei sind starke Peaks in der Beschleunigung genauso zu vermeiden, wie ein ausgiebiges
Nachschwingen der Rader [40]. Neben den Beschleunigungen in vertikaler Richtung sind beim
sogenannten Prellen insbesondere auch Schwingungen in Langsrichtung von Interesse. Diese
hangen direkt mit den Nachgiebigkeiten in der Radaufhangung zusammen [39,40].

2.41 Modellierung und Kategorisierung von Fahrbahnunebenheiten

Die Grundlage zur Betrachtung von Unebenheiten stellt die weit verbreitete Fourier-
Transformation dar. Mit dieser kdénnen harmonische Signale von dem Zeit- in den
Frequenzbereich transformiert werden. Diese Vorgehensweise ist dabei von der
Periodendauer T des Signals abhangig, welche die minimale Frequenz und, bei diskreten
Messwerten, auch die Aufldsung der betrachteten Frequenzen definiert. Ist diese Aufldsung
zu niedrig gewahlt, kann es zu einer ungenauen Abbildung hdherfrequenter Schwingungen im
Frequenzbereich kommen (sogenannter ,Gartenzauneffekt’). Des Weiteren kénnen auch
Unstetigkeiten bei den periodischen Wiederholungen des Signals auftreten, wodurch
Ausschlage uber den gesamten Frequenzbereich auftreten (sogenannter ,Leckeffekt®). Wird
die Periodendauer T des Signals als unendlich gros angenommen, erfolgt ein Ubergang von
diskreten zu kontinuierlichen Signalen. Die kontinuierliche Fourier-Transformation und ihre
Inverse sind in Gleichung (2.20) dargestellt [20,44,45]:
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In den Gleichungen stellt die Grole Z; einen Phasor dar, welcher die Amplitude und
Phasenwinkel des komplexen Zeigers beinhaltet.

Da die direkte Fourier-Transformation flr Signale mit nichtabklingendem Energieinhalt in der
Regel ungeeignet ist, wird bei Signalen mit zufalligem Ursprung die spektrale Leistungsdichte
(,Power Spectral Density“, PSD) herangezogen. Der Leistungsbegriff bezieht sich dabei im
Allgemeinen nicht auf eine physikalische Leistung, sondern vielmehr auf den quadratischen
Mittelwert (quadratischen Effektivwert) des Signals. Dieser erlaubt es auch eine Verkniipfung
zum Zeitbereich herzustellen. So besagt das Parseval’'sche Theorem, dass der quadratische
Mittelwert des Signals, im Frequenz- und Zeitbereich identisch ist, sofern eine unendliche
Periodendauer T vorliegt. Gemaf DIN 1311-1 qilt fur ein einseitiges Spektrum (0 < w < o)
somit [46—48]:

T © p

~2_lf (t)zdt—if lim = |26 @) d _fl' 2|zl d 2.21

ZE=T ) 7E S 2m Tl—{rolngEw @= Tl—rgoTZEf ! (221)
0 0 0

Der Integrand im Frequenzbereich wird dann als spektrale Leistungsdichte ®(w) definiert:

2
P, (@) = lim = (|25(@)[) (2.22)

Durch den direkten Zusammenhang zum Effektivwert im Zeitbereich gibt die spektrale
Leistungsdichte @, (w) somit die Varianz des Signals (hier der Fahrbahn) fir ein
infinitesimales kleines Frequenzband an. AuRerdem lasst sich anhand von Gleichung (2.22)
erkennen, dass durch die Verwendung des Betrags in der PSD keine Informationen mehr tUber
die Phasenwinkel des komplexen Phasors enthalten sind [44]. Da in der Praxis zumeist
endliche Zeitbereiche vorliegen, muss die PSD mithilfe von Periodengrammen mit endlichen
Frequenzbandern abgeschatzt werden. In der Methode nach Welch wird zudem das zu
untersuchende Signal im Zeitbereich segmentiert (vgl. auch [49]). Die einzelnen Segmente
kdénnen sich dabei gegenseitig Uberlagern und mit Fensterungsfunktionen gewichtet werden.
Danach wird die Leistungsdichte fur jedes Segment einzeln abgeschéatzt und schlieBlich tUber
alle Segmente gemittelt, sodass sich ein minimierter Einfluss des Messrauschens ergibt [48].

Anstelle der Betrachtung im Zeitbereich werden die Unebenheiten der Fahrbahn Gblicherweise
von dem zuriickgelegten Weg x abhangig gemacht. Analog zum Zeitbereich werden dazu mit
Q die sogenannten Weg-Kreisfrequenzen eingefihrt. Auf diese Weise werden die
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Unebenheiten von der Fahrzeuggeschwindigkeit unabhangig, kénnen jedoch unter der
Annahme einer konstant angenommenen Geschwindigkeit wieder in die Kreisfrequenzen w
umgerechnet werden. Bei der Betrachtung der Fahrbahnunebenheiten Iasst sich beobachten,
dass sich die PSD von einspurigen Fahrbahnunebenheiten in einem doppelt-logarithmischen
Mafistab anndhernd linear Uber die Frequenz verhalten [50,51]. Sie folgen dabei
naherungsweise der Gleichung (2.23):

D, (Q) = P, (Q) [Q%]_W (2.23)

In der doppelt-logarithmischen Betrachtung fungiert die Welligkeit w somit als Steigung dieser

Geraden. Gemal [52] verhalten sich die Messwerte von w ndherungsweise normalverteilt und

weisen einen Erwartungswert bei w = 2,14 auf. Die Bezugseigenfrequenz Q, ist auf Q, = 1%

festgelegt und dient zur Bestimmung des allgemeinen Unebenheitsindex (AUN), welcher der
spektralen Leistung ®,_(Q,) an ebendieser Bezugsfrequenz wiedergibt. Zur Klassifizierung
der Unebenheiten gemal 1SO 8608 wird die Welligkeit w auf den Wert Zwei festgesetzt,
sodass lediglich die Werte des AUN zur Kategorisierung der Rauigkeit der Unebenheiten
herangezogen werden miuissen. Abbildung 2-12 zeigt die Grenzen zwischen den drei
Rauigkeitsklassen (A-B, B-C, C-D) in doppelt-logarithmischer Auftragung [51,53]. Die dazu-
gehorigen Werte fiir den AUN lauten: ®,_5(Q,) = 8 cm?, ®5_»(Qy) = 32 cm® und ®._5(Q) =
128 cm?.

‘ —

|—— Generiertes Profil A-B

|—— Generiertes Profil B-C
Generiertes Profil C-D

[3)]
I

Spektrale Unebenheitsdichte in cm?®
C_SO
T
T L1 i

-
o

\

b, (D)

=
=
[é)]
I
L

il i N N R L
16! (b 16" 102
Wegkreisfrequenz in rad/m

—_
<
N

Abbildung 2-12: Klassengrenzen der spektralen Unebenheitsdichten von verschiedenen
Fahrbahnprofilen gemaf ISO 8608 im doppelt-logarithmischer Auftragung nach [51]

Aus den genormten Kenndaten der Fahrbahnunebenheiten konnen im Umkehrschluss auch
synthetische Fahrbahnprofile generiert werden. Dazu wird hier die in [54,55] geschilderte
Vorgehensweise verfolgt. Als Grundlage wird der Zusammenhang zwischen der PSD und dem
Effektivwert aus Gleichung (2.21) herangezogen. Gleichzeitig wird sich auch zunutze gemacht,
dass der Effektivwert einer Sinus-Schwingung lediglich von dessen Amplitude und einem

konstanten Vorfaktor (v2) abhéngig ist. Unter der Annahme einer konstanten Leistungsdichte
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Uber ein moglichst kleines, aber endliches, Frequenzband AQ und der Verwendung von
diskreten Frequenzen Q, ergibt sich schlie8lich durch Einsetzen von Gleichung (2.23) in (2.21)
eine Naherung fir die k-te Amplitude zu:

9.;(1’%
. . 1 Q\ 7V AQ
2y =V2 gy ~ p f @, (Q) dQ = \/ @, (Q) <Q_o> — (2.24)
AQ

Y7

Diese konnen schliefdlich mit dem zugehdrigen Sinus multipliziert und additiv Uberlagert
werden. Die Phasenverschiebung ¢, einer jeden dieser Schwingungen wird dabei jeweils
zuféllig in einem Intervall von [0,2m) definiert. Somit resultieren fur die einspurigen
Fahrbahnunebenheiten [54,55]:

N

25(x) = Z 25 1 sin( Qx — ) @ (2.25)
k=1

Die sich ergebenden Profile der Unebenheiten in Abhangigkeit des zurlckgelegten Weges
sind in Abbildung 2-13 dargestellt. Die oben angesprochenen zufallsbasierten Phasen-
verschiebungen sind dabei aus Grinden der Wiederholbarkeit mithilfe eines zuriicksetzbaren
Zufallsgenerators entstanden. Sollen fur die linke und rechte Fahrspur unterschiedliche
Fahrbahnprofile verwendet werden, sind Koharenzfunktionen zwischen den Spuren zu
beachten, welche von der Spurweite und der Frequenz abhangig sind (s.a. [56]).
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Abbildung 2-13: Synthetisch generierte einspurige Unebenheiten gemal der Klassifizierung
nach 1ISO 8608

Die in Abbildung 2-12 und Abbildung 2-13 vorgestellten Fahrbahnprofile werden im weiteren
Verlauf der Arbeit fir die simulativen Untersuchungen zur Anregung verschiedener
Fahrzeugmodelle herangezogen. Damit die Intensitat der Fahrbahnprofile besser eingeordnet



2. Grundlagen 25

werden kann, werden im Folgenden Vergleichswerte aus der Literatur vorgestellt. Gemaf
[44,57] spiegelt ein AUN-Wert von ®,_; (Q,) = 8 cm?® eine deutsche Autobahn in schlechtem
Zustand wieder. Ab einem Grenzwert von > 9cm?® sind bereits bauliche MaRnahmen
vorzusehen [57]. Demgegentiiber reprasentiert ein AUN-Wert von ®5_. (©,) = 32 cm® eine
deutsche Landstrale in schlechtem Zustand. Auch hier sind ab einem Grenzwert > 36 cm?
bauliche KorrekturmaRnahmen durchzufiihren [57]. Das Fahrbahnprofii mit einem
Unebenheitsindex von ®._, (Q,) = 128 cm® hingegen versucht, ein &uRerst schlechtes
nordamerikanisches Stralenprofil abzubilden, welches in dhnlicher Intensitat auch auf einem
OEM-Prifgelande verwendet und im spateren Verlauf der Arbeit abgetestet wird (s.a.
Abschnitt 6.2.3). Aussagen zur Haufigkeit des Auftretens dieser Stral3enprofile lassen sich in
der Arbeit [58] wiederfinden. Hier werden die Ganzkdrper-Schwingungen in einem tber 1800
km langen StraRennetz untersucht. Das gesamte Netzwerk wird dabei in Segmente von je 200
m unterteilt. Die Autoren kommen bei ihrer Studie u.a. zu dem Ergebnis, dass die hochsten
Rauigkeitsklassen C bzw. D unter realen Verkehrsbedingungen in einer Haufigkeit von
lediglich etwa 8 % bzw. 0.4 % auftreten [58].

2.4.2 Zwei-Massen-Schwinger

Das Modell des Zwei-Massen-Schwingers, berucksichtigt neben der Aufbauschwingung auch
die Schwingungseigenschaften der ungefederten Massen. Die Massen und FederungsgréfRen
des Fahrzeugs werden dabei Ublicherweise auf ein Rad projiziert, weshalb der Ansatz auch
als ,Viertelfahrzeug-Modell“ bezeichnet wird. Abbildung 2-14 (links) stellt das hier verwendete
Ersatzmodell dar. Im vorliegenden Fall beziehen sich die Aufbaumasse mg, die ungefederte
Masse mys sowie die radbezogenen Federsteifigkeiten (cg, cys) und Dampfungskonstanten
(dg, dys) auf das linke hintere Rad (Index: r, le). Die folgenden Gleichungen kdénnen, jedoch
mit entsprechender Anpassung der Kenndaten, auch auf die anderen Rader angewendet
werden. Ein Freischnitt der beiden Massen liefert die beiden gekoppelten DGLs zweiter
Ordnung fir die eingezeichneten Freiheitsgrade, die Gréfe z; gibt dabei die Anregung durch
die Fahrbahn wieder:

[ 0 ] _ [mB,r,le 0 ] [ZB,r,le ] +
dUS,T.leZE.T,le + Cus,rleZE,r le 0 mysrle ZUS,r,le
(2.26)
[ dpre —dpr e ] [ZB,r,le ] + [ CBrle —CBrle ] [ZB,r,le]
_dB,r,le dUS,r,le + dB,r,le ZUS,r,le —Cgrie Cusrle + CpriellZusrie

Unter Vernachlassigung der Kopplung der Gleichungen in (2.26), d.h. unter Auslassen der
Nebendiagonalelemente in den Matrizen, ergeben sich die Eigenfrequenzen der Massen und
das Dampfungsmalf’ des Aufbaus naherungsweise zu [17,20]:

Corie 1 Do = dprie fous,r
— 7 _ Br — )
fO'B'T Mp e 2T ZmB,r,le anO,B,r CBrle T Cusrie 1 (2 27)
mUS,r,le

2n
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Bezlglich der KenngroRen des Aufbaus (fyp,, Dgr), kOnnen diese Vereinfachungen
dahingehend interpretiert werden, dass die Federungs- und Masseneigenschaften des Rades
bzw. der ungefederten Massen keine Beachtung finden. Die Eigenkreisfrequenzen der
ungefederten Massen hingegen werden naherungsweise aus einer Parallelschaltung aus
Aufbau- und Reifenfeder ermittelt. Dies ist der Fall, wenn der Aufbau als fixiert angesehen
werden kann. Neben diesen Vereinfachungen existiert auch noch die Annahme, dass die
Aufbaumasse viel groRer ist als die ungefederte Masse, sodass die Aufbau- und Reifenfeder
als Reihenschaltung interpretiert werden kénnen. In diesem Fall folgt flr die Eigenfrequenz
des Aufbaus [18]:

7 _ CBrle " Cus,rle 1 (2.28)
0,Br — - .
(CB,r,le + CUS,r,le) *Mprie 2T

Die Eigenfrequenzen dienen, zum Teil auch in Form von sogenannten Schwingzahlen, als ein
zentrales Auslegungsziel fur den Komfort. So liefern sie erste Referenzwerte fur Federsteife
der Aufbaufedern, sodass u.a. die Eigenfrequenzen des menschlichen Kérpers und zugleich
grolRe Radlastschwankungen vermieden werden kdnnen. In [35,59] werden fir komfortabel
abgestimmte Fahrzeuge 1 bis 1,4 Hz und fur sportlich abgestimmte Stralenfahrzeuge 1,4 bis
1,67 Hz vorgeschlagen. Fir das Aufbaudampfungsmall werden bei PKW demgegentber
Werte zwischen 0,3 bis 0,4 und bei Sportwagen etwa 0,5 beobachtet [35].

Mysrle

Cusrle dys,r e =

Zgyie VI =Y/
£ A FEF

Abbildung 2-14: Ersatzmodell zum Zwei-Massen-Schwinger (links); Anschauungsmodell zur
Berechnung der Federubersetzung (rechts) nach [25]

Die bisher gezeigten Betrachtungen sind stets in Bezug zur Radmitte aufgestellt worden. Um
die Effekte auf Komponentenebene zu berlcksichtigen, wird das in Abbildung 2-14 (rechts)
dargestellte  Ersatzmodell herangezogen. Zur Berechnung der Feder- bzw.
Dampferibersetzung, wird die Komponente des Geschwindigkeitsvektors am
Radaufstandspunkt dazu mit der resultierenden Geschwindigkeit in Federrichtung in
Beziehung gesetzt:
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ve,T(r r
isy = Vsp (rsisu/| rsisul) (2.29)

Vwp,z

Damit dies gelingen kann, muss der Geschwindigkeitsvektor v, an der unteren
Federaufnahme SL, welcher in diesem Beispiel durch die Rotation um die hier eingezeichnete
aufbauseitige Drehachse entsteht, noch auf die Mittellinie der Feder rg;, 5y projiziert werden.
Mit der sich ergebenden Federubersetzung is, und der in der Feder vorliegenden
Federsteifigkeit c5, lasst sich schlielllich die auf den Radaufstandspunkt bezogene
Aufbaufederrate ermitteln:

. s
Cg = CSpl.Sz‘p + Fspﬁ (230)
Z

Der zweite Summand in Gleichung (2.30) tritt in Erscheinung, sobald die Federlbersetzung
eine starkere Veranderung Uber den Radhub erfahrt und diese Effekte nicht mehr
vernachlassigbar sind (s.a. [25]). Ist dies bereits in der statischen Gleichgewichtslage der Fall,
lasst sich fur die Federkraft Fg, die Federvorspannkraft einsetzen. Bei der Berechnung der
radbezogenen Dampfungskonstanten hingegen entfallt der zweite Summand [25].

Wie sich verschiedene Kombinationen von unterschiedlichen Aufbaueigenfrequenzen f; 5 und
des AufbaudampfungsmaRes D auf das Ubertragungsverhalten des Zwei-Massen-
Schwingers auswirken, wird in Abbildung 2-15 exemplarisch dargestellt. Die gezeigten Kurven
sind dabei mit dem Simulink-Modell aus Abbildung A-1 erzeugt worden, welches auf der
Abschlussarbeit aus [60] basiert. Sowohl in dem Frequenzgang der Aufbaubeschleunigung als
auch in der VergréRerungsfunktion der Radlastschwankungen lassen sich deutlich die
Resonanzstellen der gefederten Masse (bei ca. 1.3 - 1.5 Hz) und der ungefederten Masse (bei
ca. 12.5 Hz) wiederfinden. Bei der gezeigten Parametervariation sind immer jeweils die
Massen (mg = 400 kg, mys = 40 kg) und die Reifenfederrate (cys = 220 N/mm) konstant
gehalten. Die Aufbaufederrate und -dampfung sind derart eingestellt, dass sich reprasentative
Werte flr die Eigenfrequenz und das Dampfungsmal} einstellen. Wie sich erkennen Iasst, fuhrt
eine Erhdhung der Aufbaueigenfrequenz zum einen zu einer Verschiebung der
Aufbauresonanz auf der Frequenzachse und zum anderen zu einem deutlichen Anstieg der
Vergroferungsfunktion im Bereich der Aufbauresonanz. Hinsichtlich der dynamischen
Radlastschwankungen ergibt sich hingegen eine leichte Verbesserung im Bereich der
Eigenfrequenz der ungefederten Masse. Hinsichtlich der Erhéhung der Dampfung ergibt sich
eine klare Verringerung der Peaks der Aufbauresonanz. Allerdings geht damit jedoch auch
eine Erhdhung der VergroRerungsfunktion der Aufbaubeschleunigung in allen anderen
Frequenzbereichen einher. Dies ist von besonderer Relevanz fir die Komfortbewertung, da
die Frequenzgewichtungskurven des menschlichen Komfortempfindens in vertikaler Richtung
zwischen 4 und 8 Hz am sensitivsten ausfallen (s.a. Abschnitt 2.4.5). Hinsichtlich der
Radlastschwankungen zeigt die erhdhte Dampfung jedoch die geringste Reaktion im Bereich
der Resonanz der ungefederten Massen.
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Abbildung 2-15: Ubertragungsfunktionen der Aufbaubeschleunigung und der dynamischen
Radlastschwankung bezuglich der Fahrbahnanregung bei verschiedenen Feder- und
Dampfercharakteristiken

Aufgrund des gegenlaufigen Anforderungsprofils besitzen passive PKW-Dampfer in der Regel
einen degressiven Kraft-Geschwindigkeitsverlauf (s.a. Abbildung 2-16). Im niedrigen
Geschwindigkeitsbereich  (low-speed damping) weisen sie zur Abstitzung der
(niederfrequenten) Roll- und Nickbewegungen des Aufbaus eine hohe Dampfungsrate auf.
Diese Gestaltung wirkt sich jedoch negativ auf das Schluckvermégen von Einzelhindernissen
und starkeren Unebenheiten aus (s.a. [20,61]). Um das Schwingverhalten bei schnelleren,
stoRartigen Anregungen zu verbessern und gleichzeitig die maximal auftretenden Krafte zu
limitieren, werden die Ventile im Dampfer mit einer Federvorspannung versehen, welche sich
ab einem bestimmten Druckniveau im Dampfer 6ffnen kdnnen (Kniepunkt), sodass sich bei
héheren Geschwindigkeiten (high-speed damping) ein niedriges Dampfungsniveau einstellen
kann. Eine derartige Gestaltung wirkt sich jedoch nachteilig auf die Radlastschwankungen und
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damit die Bodenhaftung beim Uberfahren von stérkeren Unebenheiten aus (s.a. [20,61]).
Zusatzlich werden die Zug- und Druck Richtung des Dampfers in der Regel mit
asymmetrischen Kennlinien versehen. So soll mit einer niedrigen Dampfung in Druckrichtung
beim Uberfahren von positiven (Einzel-) Hindernissen die Beschleunigung auf die Insassen
minimiert werden. Um dennoch die gewtinschte mittlere Dampfungswirkung zu erzielen, muss
als Ausgleich die Dampfung in Zugrichtung, z.B. infolge der Ausfederung der ungefederten
Masse, starker ausgefuhrt werden. Das Verhaltnis von Zug- zur Druckrichtung kann
Verhaltnisse von 2...3:1 annehmen. Eine derartige Auslegung ist nicht ohne Nachteile, da eine
starke Asymmetrie einen hoéheren Diskomfort fir die Insassen, insbesondere auch bei
negativen Einzelhindernissen, zur Folge haben kann [44]. Gleichzeitig geht mit einer langer
andauernden Anregung auch eine Absenkung des Fahrzeugs einher (s.a. [25,35]).
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1000+ (z.B. StoRe) (z.B. StoRke) 4.5
800 Low-Speed 4
Kleine Aufbaubewegungen
600 (2.B. Rollen/Nicken) 3.5
400! High-Speed . High-Speed 3 c
Dampfung ungefederte Masse 7T X Dampfung ungefederte Masse £
> 200/ (z.B. Prellen) /,,/ ‘\\ (z.B. Prellen) Lo 5 g
c ’ \\
:-o"; 0 ,’ ‘\ 2 =
E /’ T ~ 8)
X200 / Tl 1.5 2
400 . o . £
] - -
00l 0 == — Kraft 0.5
== Déampfung
-800L, . . . . . i 40
-800 -600 -400 -200 0 200 400 600 800

Druck -— Geschwindigkeit in mm/s =— Zug

Abbildung 2-16: Exemplarische degressive und asymmetrische Dampfungskennlinie eines
passiven Dampfers mit Kennzeichnung der primaren Aufgabenbereiche gemaf [43]

Damit die Gleichungen aus (2.26) trotz des stark nichtlinearen Verhaltens des Dampfers und
in Teilen auch der Feder weiterhin mit linearen DGLs 2. Ordnung angenahert werden kénnen,
werden in [44] Gleichungen zur Linearisierung der Feder- und Dampfungskonstanten
vorgestellt. Dabei wird gemall Gleichung (2.31) der =zeitliche Mittelwert des aktuell
vorliegenden (Wertepaar-) Moments um den Ursprung der Feder- bzw. Dampferkennlinie
gebildet und anschlieffend mit der Varianz des Federwegs bzw. der Dampfergeschwindigkeit
ins Verhaltnis gesetzt:

1.7
B Tfo Swc,z * Fspwe dt

Cplin = 1
' T
T fo Swez” dt

(2.31)
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1.7
B 7 Jy vwez Fowe dt

dB lin —
' 1.7
7 Jy vwez" dt

Auf diese Weise werden die vorliegenden Wertepaare der Feder- bzw. Dampferkraft und des
Federwegs bzw. der Dampfergeschwindigkeit mit ihrer jeweiligen Haufigkeit wahrend der
gesamten Dauer des Mandvers gewichtet. Dies flhrt schliellich zu mandverabhangigen
Feder- bzw. Dampfungskonstanten. Exemplarisch ergibt sich fir die degressive
Dampfercharakteristik aus Abbildung 2-16 bei einem Mandver mit geringer Anregung im Mittel
eine hohe Dampfung, da statistisch viele Ereignisse um den Nullpunkt der Kennlinie erwartet
werden konnen. Demgegenuber werden diese bei Mandvern mit starker Anregung deutlich
starker um den Ursprung der Kennlinie streuen, sodass sich eine geringe mittlere Dampfung
einstellt (s.a. [44]).

2.4.3 Einspurmodell der Vertikaldynamik

Das Einspurmodell der Vertikaldynamik stellt eine Erweiterung des Zwei-Massen-Schwingers
dar. Dazu werden die Federungs- und Masseneigenschaften der Viertel-Fahrzeug Modelle an
den jeweiligen Achsen zusammengefasst und Uber die Aufbaumasse in Langsrichtung
gekoppelt (s.a. Abbildung 2-17).
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Abbildung 2-17: Einspurmodell der Vertikaldynamik nach [20,44,59]

Mys f

Auf diese Weise ergeben sich vier Freiheitsgrade fur das Einspurmodell. In einer zu den Zwei-
Massen-Schwingern analogen Betrachtungsweise ergeben sich je zwei translatorische
Freiheiten an den ungefederten Massen (zys,zys,) Sowie den vorderen und hinteren
Aufbauverbindungen (zg ¢, zg ), wobei letztere in der Regel durch eine Hub- und Nickfreiheit
(zp,9p) substituiert werden. Zusatzlich wird vereinfachend ein Ein-Massen Schwinger zur
Abbildung des Schwingungsverhaltens des Sitz-Mensch Ersatzsystems mit dem Freiheitsgrad
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(zsy) angenommen (s.a. Abschnitt 2.4.4). Die Bewegungsgleichungen resultieren auch hier
aus dem Freischnitt der jeweiligen Massen. Es ergibt sich ein System aus funf DGL zweiter
Ordnung, wobei lediglich die vorderen und hinteren ungefederten Massen keine Kopplung
zueinander aufweisen. Fir das folgende Gleichungssystem wird die Giiltigkeit der
Kleinwinkelndherung sowie lineare Steifigkeits- und Dampfungskonstanten angenommen
[20,44].

Gleichung (2.32) zeigt das Differentialgleichungssystem unter Berilcksichtigung der
Vorzeichenkonventionen aus Abbildung 2-17 [44]:

0 0 0 1T Zsy
0 o0 0 || 7
B,y 0 0 1§B
dysfZsy + Cys,f Zg f] [ Mys,f 0 ||Zyss
dysrZer + Cusr Zer (sym.)

MysrdlZys,y

dsy —dsy —dsy lsy 0 0 Zsy
dpr+dp,+dsy dpsly—dpy L +dsylsy —dpy —dp, Zg
+ dps s +dpg, 12, —dpy s dg, 1y Vg (2.32)
dUS,f + dB,f 0 ZUS,f
(sym.) dys, + dg 1L Zysy
Csn —Csu —Csn Lsy 0 0 Zsy
Cpfs t Cpyrt+ Con Cpylr —cpr by + Cop sy —Cpf —Cpyr Zg
+ Cef lzf + gy Py + coy sy —cgrly g br Up
Cusf+Cpy 0 Zys,f
(sym.) Cusy + Cprl UST

Ahnlich wie zuvor lassen sich die Hub- und Nickeigenfrequenzen (f, 5 ., fo,5.9) und die Hub-
bzw. Nick-Dampfungsmalies (Dg ,, Dy ) des Aufbaus unter Vernachlassigung der Kopplungen
berechnen. Fir die Approximation der Federungseigenschaften, werden auch hier die
Hauptdiagonalelemente herangezogen, wobei die Aufbaumasse im Verhaltnis zum Sitz-
Mensch Ersatzsystem als sehr hoch angenommen wird, sodass sich ein Einspurmodell mit
aufgesetztem Sitz-Mensch Schwingsystem ergibt. Die Hub- und Nickeigenschaften des
Aufbaus resultieren demnach naherungsweise aus [17,20,44]:

dgr+d
s tepy 1 Dp,=—2 BT

fopz= —mB o z . mpg - 27fop ,

(2.33)

2 2
_esg Prtocpy P 1 Dpo = dps % +dg, 1%,
fo BY — IB,y % ’ 2. IB,y . 27Tf0,B,19
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Die approximierten Eigenfrequenzen der ungefederten Massen ergeben sich analog zu den
Angaben aus Gleichung (2.27), jedoch mit an den Achsen zusammengefassten Federungs-
und Masseneigenschaften (vgl. auch [20,44]). Durch die Ublicherweise anfangliche Anregung
des Federungssystems an der Vorderachse zg ; und der Forderung nach moglichst geringen
Nickschwingungen sollten die Aufbaueigenfrequenz an der Hinterachse 10 bis 20% groRer
gewahlt werden als an der Vorderachse. Auf diese Weise konnen die Nickschwingungen
teilweise in Hubschwingungen umgewandelt werden [19,29,35]. Zusatzlich qilt es zu
bertcksichtigen, dass sich eine Zuladung bzw. Entladung starker auf die Eigenfrequenz der
Hinterachse auswirkt. Auflerdem sollte gemaf [20] die Nickeigenfrequenz mdglichst niedrig
gewahlt werden. Da diese, wie in Gleichung (2.33) gezeigt, jedoch direkt mit den
Aufbaufederraten und den Masseneigenschaften des Aufbaus gekoppelt ist, kann eine
individuelle Beeinflussung der Nickeigenfrequenz nur mit entsprechendem Mehraufwand, wie
z.B. einer Federkopplung zwischen der Vorder- und Hinterachse, erméglicht werden. Beispiele
fur eine derartige Federkopplung lassen sich u.a. in [20,25] finden.

2.4.4 Modellierung des Sitz-Mensch Ersatzsystems

Der menschliche Korper zeigt, in Abhangigkeit von biologischen Faktoren wie z.B. der GroRe,
dem Gewicht oder dem Geschlecht, aber auch von der Sitzhaltung, ein frequenzabhangiges
Ubertragungsverhalten in vertikaler und longitudinaler Richtung [53,62,63]. Dieses Verhalten
wird dabei typischerweise in Form einer scheinbaren Masse, also einer Reaktionskraft
bezogen auf die vorliegende Beschleunigung, und der Verwendung eines starren Sitzes tber
die Frequenz aufgetragen. Zusatzlich missen ebenfalls die zumeist nichtlinearen und
reibungsbehafteten Federungseigenschaften des Sitzes berlcksichtigt werden, welche i.d.R.
von der Sitzstruktur und der Polsterung abhangen (s.a. [62,64]). Um diese komplexen
Eigenschaften maoglichst zu vereinfachen, werden die Schwingungseigenschaften einer
Person und eines Sitzes i.d.R. in ihrer Gesamtheit betrachtet. In diesem Fall ist dann auch von
einem Schwingungsersatzsystem ,Sitz-Mensch® die Rede (z.B. in [44,53]). Die experimentell
ermittelten VergroRerungsfunktionen eines solchen Sitz-Mensch Ersatzsystems werden in
Abbildung 2-18 fir exemplarische PKW-Sitze in Vertikal- und Langsrichtung dargestellit.

In der Fahrdynamik werden diese Ubertragungsfunktionen im einfachsten Fall mithilfe eines
Ein-Massen-Schwingers approximiert. Dazu wird angenommen, dass sich die Masse des
Oberkorpers relativ zum Unterkdrper (Beine) bewegen kann (s.a. [44,53] und Abschnitt 2.4.3).
Der Unterkorper wird in diesem Fall als aufbaufest angesehen. Bei diesen Modellen gilt jedoch
darauf hinzuweisen, dass sie insbesondere bei hdheren Frequenzen als der Resonanz zu
einer starken Isolation der Schwingungswirkung neigen. Wie in Abbildung 2-18 gezeigt, weisen
die im Versuch gemessenen Sitzibertragungsfunktionen jedoch auch bei hoheren
Frequenzen ein eher konstantes Isolationsverhalten auf bzw. kdnnen aufgrund der
unterschiedlichen Resonanzen des menschlichen Koérpers auch weitere Resonanzstellen
aufweisen (s.a. [53,62,63,65,66]). Im Realversuch kénnen auch Accelerometer in Form von
Seat Pads an den Schnittstellen zwischen Sitz und Mensch, also auf dem Sitzkissen oder an
der Rickenlehne, angebracht werden. Beispiele fir eine derartige Versuchsdurchflihrung
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kébnnen wu.a. in [67,68] gefunden werden. Alternativ kdénnen auch komplexe
Mehrmassenschwinger-Modelle entwickelt und parametriert werden, welche in der Lage sind,
auch komplexe Schwingungsformen, wie z.B. die Uberlagerung von Translations- und
Rotationsschwingungen, abzubilden. Beispiele fur derartige Modelle sind u.a. in [69,70] zu
finden.

Sind die Ubertragungsfunktionen des Sitzes (Hs.(f),Hzs(f)) und die spektrale
Leistungsdichte des Eingangssignals, hier z.B. die Vertikalbeschleunigung an der Hufte

(<I>amp_z), bekannt, Iasst sich die PSD des Ausgangssignals, also die jeweilige Beschleunigung

des Systems Sitz-Mensch &, ,(f) anhand von Gleichung (2.34) berechnen [44,63]:
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Abbildung 2-18: Experimentell ermittelte Sitzibertragungsfunktionen von PKW-Sitzen. Oben:
Am Sitzkissen in vertikaler Richtung [62]; Unten: An Rickenlehne in longitudinaler Richtung
[66]

Bag,, () = Hse(F)? - Py (F)
(2.34)
d)aBa‘x(f) = HBa(f)z ’ d)aBack,x(f)

2.4.5 Objektive Bewertung durch den Menschen

Wie bereits in Abschnitt 2.4 angesprochen, werden zur objektiven Bewertung des
Komfortempfindens der Insassen die Ganzkérper-Schwingungen (WBV) an den Schnittstellen
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des menschlichen Korpers zu den Quellen der Vibrationen ausgewertet. Die objektive
Beurteilung des Schwingungskomforts wird in dieser Arbeit grundsatzlich anhand der
standardisierten Methoden, wie sie in den Normen ISO 2631-1:1997 [71], BS 6841:1987 [72]
sowie in der VDI 2057-1:2017 [73] dargelegt werden, durchgefuhrt. Zur Bewertung von
instationaren, stoRartigen Ereignissen werden zusatzlich bewahrte Methoden aus dem Stand
der Technik herangezogen. Im Falle von sitzenden Personen im PKW sind die relevanten
Schnittstellen des Kdrpers zu den Vibrationsquellen zwischen dem Riicken und der Lehne des
Sitzes, der Hifte und dem Sitzkissen sowie den FiRen zum Boden zu finden. Wahrend also
die beiden erstgenannten Schnittstellen zum Sitz darstellen (s.a. Abschnitt 2.4.4), werden die
Schwingungen an den FuRBen direkt vom Aufbau weitergegeben. Zusatzlich sind die
Rotationen um die drei Raumachsen mogliche Ursachen fir Diskomfort. Alle diese Achsen
werden in Abbildung 2-19 (oben) zusammengefasst. Neben den genannten kdnnen zusatzlich
auch Schwingungen an den Handen, z.B. durch Kontakt mit dem Lenkrad, oder die bei
niederfrequenten Schwingungen (<0.5 Hz) einsetzende Motion Sickness (Seekrankheit),
Ursachen fur Diskomfort darstellen (s.a. [71]). Beide Formen werden im Folgenden jedoch
vernachlassigt.

Schnittstelle Richtung Frequenzgewichtung Korrekturfaktor
Xse» Yse Waq Kseqx = ksey =1
Zse Wi kse, =1
Sitzkissen (Hufte) Ty k., =0.63m/rad
8 w, ky, = 0.4m/rad
7, k,,=0.2m/rad
FiiRe XFer) YFe Wy krex = Kpey = 0.25
Zre Wi kpe, = 0.4
Ruackenlehne XBa W, kpgx = 0.8
YBa Wd kBa,y =05
Zpa Wy kpq, = 0.4

Tabelle 2-1: Zuordnung der Frequenzgewichtungen und Korrekturfaktoren zu den
Einleitungspunkten und Achsen zur Bewertung der Ganzkdrper-Schwingungen [71]

Die an den oben genannten Schnittstellen eingeleiteten Schwingungen werden von den
Insassen, in Abhangigkeit von der Frequenz und Richtung, als unterschiedlich storend
wahrgenommen. Um diesen Effekten Rechnung zu tragen, werden in den dazugehdrigen
Normen unterschiedliche Frequenzgewichtungskurven fir die einzelnen Einleitungsstellen
eingefuhrt. Abbildung 2-19 (unten) zeigt dabei die Frequenzgewichtungskurven aus ISO 2631-
1:1997 im doppelt-logarithmischen Malstab [71]. Da diese Gewichtungskurven fur mehrere
Schnittstellen Verwendung finden, z.B. ist die Gewichtungskurve W, an der Hufte in z-Richtung
aber auch an den FiiRen vorzusehen, werden zuséatzlich dimensionslose Korrekturfaktoren k
eingesetzt. In Tabelle 2-1 werden die richtungsabhangigen Frequenzgewichtungen und
Korrekturfaktoren zusammengefasst.
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Abbildung 2-19: Bewertung von Ganzkoérperschwingungen nach ISO 2631-1:1997. Oben:
Einleitungspunkte zur Beurteilung von Ganzkdper-Schwingungen einer sitzenden Person
[71]. Unten: Frequenzgewichtungskurven fir verschiedene Richtung nach [71]

Dem Beispiel aus Gleichung (2.34) folgend, wird zur Bestimmung der frequenzgewichteten
Beschleunigung (a,,) ebenfalls exemplarisch eine vertikale Beschleunigung am Sitzkissen
(asez) angenommen. Fir das j-te diskrete Frequenzband der Bandbreite Af lasst sich die
gewichtete Beschleunigung a,,s.,; mithilfe der in diesem Band durchschnittlichen
Frequenzgewichtung (hier: W, (f;)) sowie dem dazugehdrigen dimensionslosen
Korrekturfaktor (hier: ks, ,) und der gemittelten spektralen Leistungsdichte der ungewichteten
Beschleunigung @, (f;) abschatzen (s.a. [71,73]). Durch die im nachsten Schritt
durchzufuhrende Wurzel aus der Quadrat-Summe Uber alle Frequenzen N ergibt sich dann
der Effektivwert der gewichteten Beschleunigung (s.a. Abschnitt 2.4.1). In diesem Beispiel also
far die vertikale Beschleunigung am Sitzkissen CRVs, ,. Die Abklrzung CRV symbolisiert, dass
es sich bei dem hier berechneten Effektivwert um den sogenannten ,Component Ride Value®
handelt. Im Gegensatz zu der Rechenvorschrift aus ISO 2631-1:1997 sind in dem CRV bereits
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die dimensionslosen Achskorrekturfaktoren beinhaltet, was auch einen Vergleich der CRVs
uber mehrere Achsen hinweg erlaubt (s.a. [63,74]):

Aw,sezj = Wk(fj) kSe,z ’q’aSe‘z(fj) Af
CRVse,, = ’Z;V aw,Se,z,jZ

Um den gesamten Diskomfort an der Schnittstelle (hier der Hifte) zu erhalten, ist dann wieder
analog zur ISO-Norm, eine raumliche Uberlagerung der einzelnen Richtungen durchzufiihren.
Das Ergebnis wird mit ,Point Ride Value® (PRV) abgekirzt. Der sich schlie3lich insgesamt
ergebende Diskomfort Uber alle in Tabelle 2-1 gegebenen Richtungen M, wird letztlich Gber
eine erneute raumliche Uberlagerung der einzelnen PRVs (PRV;) berechnet, was
abschlieltend den sogenannten ,Overall Ride Value® (ORV) ergibt (s.a. [63,71,73,74]).

(2.35)

PRV, = J CRVS, . + CRVSZe,y + CRVE,,

ORV = /2{.” PRV;?

Die ORVs aus Gleichung (2.36) kénnen mit der in ISO 2631-1:1997 dokumentierten
Zuordnung fur das subjektive Komfortempfinden verglichen werden. Diese Zuordnung ist in
Tabelle 2-2 zusammengefasst und gibt eine Approximation fir den empfundenen Diskomfort
infolge der Ganzkoérper-Schwingungen wieder. Es ist wichtig darauf hinzuweisen, dass der
tatsachlich empfundene Diskomfort von weiteren Umweltfaktoren, wie z.B. der Akustik oder
der Temperatur, abhangen. Da diese Effekte nicht in die Abschatzung mit eingehen, kann es
zu signifikanten Abweichungen zwischen subjektiven Urteilen von Insassen und den objektiv
ermittelten Werten kommen. Aus den genannten Griinden, sind im
Fahrzeugentwicklungsprozess die subjektiven Urteile von Testfahrern mit einzubeziehen [74].

(2.36)

Naherungsweise subjektiv

Wertebereich des Overall Ride Values empfundener Diskomfort

< 0.315 m/s? Nicht unkomfortabel
0.315 - 0.63 m/s? Ein bisschen unkomfortabel
0.5-1m/s? Recht unkomfortabel
0.8 — 1.6 m/s? Unkomfortabel
1.25 -2.5m/s? Sehr unkomfortabel
> 2 m/s? Extrem unkomfortabel

Tabelle 2-2: Zuordnung des Wertebereich des Overall Ride Values und des naherungsweise
subjektiv empfundenen Diskomfort nach [71]
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Die oben beschriebene Methode zur objektiven Beurteilung des Schwingungskomforts ist
durch die Verwendung von Effektivwerten insbesondere flr stationdre Zufallsprozesse
geeignet. Da jedoch auch instationare, stoRartige Ereignisse einen negativen Einfluss auf das
Komfortempfinden der Insassen haben (s.a. [44]), werden in den Standards sogenannte
Scheitelfaktoren (,crest factor”) eingefuihrt. Diese koénnen zur Kategorisierung der
Instationaritat des Signals herangezogen werden. Der crest factor flir eine beliebige Richtung
i wird gemaR Gleichung (2.37) als Verhaltnis aus dem maximal auftretenden Peak der
gewichteten Beschleunigung zu dem Effektivwert derselben gebildet [71]:

_ max (ay,i(t))

i = RMS (a0

(2.37)

Je groRer der crest factor wird, desto instationarer verhalt sich das Beschleunigungssignal. In
ISO 2631-1:1997 wird ab einem Wert von 9, und in der BS 6841:1987 ab einem Wert von 6,
vorgeschlagen, alternative Methoden zur Bestimmung des Diskomforts heranzuziehen. Statt
der quadratischen Mittelung bei Bestimmung des Effektivwerts (RMS) wird dazu
typischerweise eine Mittelung mit 4. Potenz herangezogen, da diese die Abweichungen um
den Mittelwert starker gewichten. Analog zum Effektivwert wird beim RMQ-Wert (Root-Mean-
Quad) die gewichtete Beschleunigung tber eine zuvor festgelegte Periodendauer T gemittelt
(s.a. Gleichung (2.38)). Beim sogenannten Vibration Dose Value (VDV) wird ebenfalls mit 4.
Potenz Uber die Dauer der Aufzeichnung integriert (s.a. Gleichung (2.39)), jedoch entfallt hier
die Mittelung Uber die Periodendauer T. Der VDV ist somit unabhangig vom gewahlten Start-
und Endpunkt der Messung. Wahrend sich fiir den RMQ die Einheit der Beschleunigung ergibt,
erhalt der VDV mit m/s'7% die Einheit einer Dosis [63,71,74]:

(2.38)

(2.39)

Um den Diskomfort Uber mehrere Richtungen und Einleitungsstellen zu bestimmen, schlagt
Griffin in [63] vor, den VDV an dem Sitzkissen in allen Richtungen sowie den VDV an der
Ruckenlehne in Langsrichtung raumlich mithilfe der 4. Potenz zu Gberlagern. Der sich OVDV
(Overall Vibration Dose Value) ergibt sich gemaf Gleichung (2.40) zu [63]:

OVDV = “\/VDVSe,x‘* + VDVse,* + VDVs, ,* + VDV " (2.40)

Da das subjektive Komfortempfinden auch stark durch das Uberfahren von Einzelhindernissen
gemindert werden kann (s.a. [40,44]), ist das Schluckvermdgen dieser StoRe eine wichtige
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GrofRe zur Beurteilung des Abrollkomforts. In der Literatur wird dazu haufig der Peak-to-Peak
Wert (P2P) der Aufbaubeschleunigung herangezogen (s.a. [38,42]). Seltener wird auch die
Verschiebung ausgewertet [41]. In [75,76] konnten darliber hinaus signifikante Korrelationen
zwischen den Peak-to-Peak Beschleunigungen und der subjektiven Wahrnehmung des
Komforts nachgewiesen werden. Fulbier konnte in [75] auch eine deutlich hdhere
Empfindlichkeit der Insassen gegeniber sich andernden Hindernisgeometrien als sich
andernden Federungsparametern beobachten. In dieser Arbeit wird P2P-Wert nach dem
Kontakt des Hinterrades an der Sitzschiene ausgewertet. Darlber hinaus werden mit der
vertikalen Beschleunigung am Sitzkissen und der longitudinalen Beschleunigung Rickenlehne
zusatzlich die P2P-Werte an den Sitz-Mensch Schnittstellen evaluiert. Fir eine beliebige
Richtung i und der dazugehdrigen, ungewichteten Beschleunigung a;, ergibt sich der P2P-
Wert an der Hinterachse dann gemaR Gleichung (2.41):

P2P,; = max(a;(t)) — min (a;(t)) (2.41)

Wahrend die initialen Peaks der Aufbaubeschleunigung insbesondere von den Feder- und
Dampfungseigenschaften der Aufbaufederung (und der Hindernisgeometrie) beeinflusst
werden, wird die Oszillation der Aufbaubeschleunigung nach den Peaks mal3geblich von dem
Nachschwingen der ungefederten Masse bestimmt (s.a. [53]). Um die Einschwingzeit zu
quantifizieren, wird hier ein Korridor von £ 10 % der jeweiligen P2P-Beschleunigung angesetzt,
ab welchem die Schwingung als naherungsweise abgeklungen gilt. Die Einschwingzeit der
Hinterachse kann somit anhand von Gleichung (2.42) ausgedriickt werden. Abbildung 2-20
zeigt sowohl eine Erlduterung zur Bestimmung des P2P-Werts als auch von der
Nachschwingzeit.

tseer = last(la; ()| > P2P,.; - 0.1) — timpacer (2.42)
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Abbildung 2-20: Beschleunigungsverlauf bei Uberfahrt eines Einzelhindernisses und die sich
daraus ergebene Peak-to-Peak Beschleunigung sowie Einschwingzeit an der Hinterachse
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2.5 Grundlagen zur Optimierung

In diesem Kapitel sollen die Grundlagen vorgestellt werden, welche zur Losung des
restringierten Optimierungsproblem 7,,,; (s.a. Gleichung (2.43)) bendtigt werden. In diesem
wird derjenige n -Dimensionale Vektor der Optimierungsvariablen x gesucht, welcher die
skalare Zielfunktion f(g) auf dem Gebiet ¢ minimiert. Dieses wird dabei anhand der k
Ungleichheits- und [ Gleichheitsrestriktionen begrenzt und vereinfachend als konvex
angenommen [77,78]:

:Poptzmin{f(ﬁ) |£EG}
mit: G={xeR™|g(x) <0,h(x)=0} (2.43)
mit: g(x) € R, h(x) € R™!

Zur Losung des Problems wird die Lagrange-Funktion (s.a. Gleichung (2.44)) eingefihrt. In
dieser werden die Zielfunktion f(g) und die mit den Lagrange-Multiplikatoren 4 gewichteten

Restriktionen g(x) und h(x) aufsummiert. Die beiden Vektoren der Randbedingungen werden
darlber hinaus noch in den Ubergeordneten Vektor g(g) integriert. Die (k + [)-Eintrage des

Vektors der Lagrange-Multiplikatoren stellen somit zusatzliche Unbekannte des Systems dar,
was erganzende Gleichungen fur ihre Bestimmung erforderlich macht [77-79].

g(x)

ﬁ@) A= f(x)+c"(x)2

i) = 1)+

(2.44)

mit: 1 e R&k+Dx1 o e Rk+Dx1
Das Optimum des ursprunglichen Problems aus Gleichung (2.43) findet sich schlieRlich, wenn
die Lagrange-Funktion nach den n Optimierungsvariablen x und den (k + [) Multiplikatoren A1
differenziert wird. Die sich auf diese Weise ergebenden Karush-Kuhn-Tucker Gleichungen,

stellen die notwendigen Bedingungen fur die Existenz des Minimums dar [80,81]. Im Optimum
muss der folgende Gleichungssatz giltig sein [77,78]:

Zx['(ﬁopt:&opt) = zxf(%pt) +V, ET(&th) /_10pt =0
hj(xope) =0, j=1..1 (2.45)

gj({opt) <0, ] =1..k
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Aopt,j 2 0, ] = 1 k

ET(lopt)/lopt =0

Die erste Gleichung stellt die Ableitung der Lagrange-Funktion nach den
Optimierungsvariablen dar. Sie lasst sich dahingehend interpretieren, dass sich im Optimum
x,p¢ der Gradient an die Zielfunktion V . f(x,,.) und die Uberlagerung der Gradienten an die
Restriktionen V , ¢ (xopt) Aopr 9egenseitig aufheben missen. Dabei definiert der Ausdruck
yng(gopt) die Richtung der Gradienten an die Restriktionen. Der Betrag wird schlieRlich
durch den zugehorigen Wert von A,,. festgelegt, was auch die Interpretation der
Multiplikatoren erlaubt. Fur ihre Bestimmung mussen letztendlich auch die weiteren Ausdricke
aus Gleichung (2.45) betrachtet werden. Die zweite und dritte Bedingung in dem
Gleichungssatz werden aus der Ableitung der Lagrange-Funktion nach den Lagrange-
Multiplikatoren 4 gebildet. Dies fuhrt gemafl den Gleichungen (2.44) und (2.43) wieder auf die
urspringlichen Restriktionen des Ausgangsproblems. In den letzten beiden Zeilen aus
Gleichung (2.45), werden schlieldlich erganzende Randbedingungen flr die Ungleichungen
gj(g) definiert. So werden fir diese lediglich positive Multiplikatoren zugelassen. Auf diese
Weise werden nur die Restriktions-Gradienten, welche auch in die auftere Richtung ihrer
zulassigen Gebiete zeigen, berucksichtigt. Liegt das Minimum dartber hinaus innerhalb des
zuldssigen Gebiets einer Ungleichung, darf diese nicht in der Uberlagerung der Gradienten
herangezogen werden. Fur diesen Fall ergeben sich fir die entsprechende Ungleichung Werte
kleiner Null, sodass die letzte Bedingung aus Gleichung (2.45) greift. Der zugehérige
Lagrange-Multiplikator wird demnach inaktiv (null) gesetzt, sodass der Gradient an die
Ungleichung auch nicht fir die Uberlagerung der Gradienten aus der ersten Zeile
berlcksichtigt wird [77-79]. Alternativ kdnnen die Ungleichungen auch mit Schlupfvariablen
ausgedruckt werden, welche den Abstand zu den Grenzen der Restriktionen ausdricken (vgl.
auch [79]).

Durch die Ableitung der Lagrange-Funktion nach den Optimierungsvariablen und den
Lagrange-Multiplikatoren, kann das Optimum auch als Sattelpunkt an die Lagrange-Funktion
mit den Koordinaten x,,; und A, interpretiert werden. Dies auflert sich dahingehend, dass

L(x, 1) iber x minimiert, Uber A jedoch maximiert wird [78,79].

2.5.1 SQP-Optimierung

Bei dem in [82] vorgestellten Sequential Quadratic Programming (SQP)- Verfahren wird die
Lagrange-Funktion L(g, /_1) in jedem lterationsschritt i mithilfe von verschiedenen
Ansatzfunktion angenahert. Namensgebend ist hier die quadratische Approximation der
Zielfunktion. Demnach wird der Funktionswert der Zielfunktion im nachsten Schritt i + 1 aus
der n-dimensionalen Taylor-Reihen-Entwicklung an den aktuellen Optimierungsvariablen x;
und entsprechendem Abbruch nach dem zweiten Glied angenahert. Die Restriktionen ¢(x)
werden demgegeniber lediglich mit einem linearen Ansatz approximiert. Flr die Lagrange-
Funktion ergibt sich unter diesen Annahmen schliellich der folgende Zusammenhang [77,79]:

L(£i+1 A iv1 ) = f(£i+1 ) + ET(£i+1 ) Aiva (2.46)
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mit: f(£i+1) ~ f(&i) + T;cf(ﬁi )(£i+1 - Ei) +

1
5 (xi41 — &i)TH(Ei Mxiv1 —x1)

unds (i) = (%Eﬁ) < ele) e ()T (s — 20

Dabei gibt H(x ;) die Hesse-Matrix an die Zielfunktion im aktuellen lterationsschritt an. Wird
die approximierte Lagrange-Funktion anschlieRend den Karush-Kuhn-Tucker Optimalitats-
kriterien aus Gleichung (2.45) unterzogen, so ergibt sich flr die Ableitungen nach den
Optimierungsvariablen und den Lagrange-Multiplikatoren die Gleichung (2.46) [77]:

H(x;) V,c"(x)

Xivn =20 _ [~Vaf(xi)
c (x)v% 0 ] = [ (2.47)

&i+1 _E(Ei )

Diese Gleichung lasst sich nach den neuen lterationsvariablen x;,, und 1,,,; umstellen, was
auch dem Vorgehen beim Newton-Verfahren entspricht. Gleichzeitig I&sst sich dieser Ansatz
auch als ein sequentielles Ldosen des quadratischen Problems interpretieren, da die
restringierten Minima des aktuellen Schritts den Ausgangspunkt der nachsten quadratische
Approximation an die Lagrange-Funktion liefern. Weiterhin sei noch einmal darauf
hingewiesen, dass die erganzenden Bedingungen fur die Ungleichungen (s.a. Gleichung
(2.45)) bei diesem Vorgehen stets Beachtung finden mussen [77,78].

Das SQP-Verfahren ist Teil der sogenannten ,fmincon“-Funktion, welche in der kommerziellen
Software Matlab hinterlegt ist. Diese in der vorliegenden Arbeit vorwiegend flr die Optimierung
aus Abschnitt 5.2 verwendet und ist besonders fur nichtlineare restringierte Probleme geeignet
[77,83].

2.5.2 Globale Optimierung und Multi-Start

Wie eingangs in Abschnitt 2.5 erwahnt, sind die Berechnungsansatze fur das
Optimierungsproblem aus Gleichung (2.43) fir ein Gebiet G formuliert worden. Da fur dieses
jedoch im Allgemeinen keine Konvexitdt angenommen werden kann, ergeben sich auf dem
Gebiet in der Regel mehrere lokale Minima. Gleichzeitig wird auch das in Gleichung (2.47)
dargestellte Newton-Verfahren zu Grunde gelegt, welche sich durch eine direkte Abhangigkeit
vom Startentwurf x,, auszeichnet. Soll dennoch ein globales Optimum gefunden werden,
machen sowohl die fehlende Konvexitat, als auch deterministisches Verhalten des Newton-
Verfahrens die Verwendung von verschiedenen Startentwurfen erforderlich [78,79].

Im vorliegenden Fall wird dazu das in [84] und [85] beschriebene ,Multi-Start® Verfahren
eingesetzt. Dieses ist ebenfalls in der kommerziellen Software Umgebung Matlab integriert
und kann mit dem SQP-Verfahren gekoppelt werden. Bei der Multi-Start Methode werden fur
jede Entwurfsvariable x; zufallig N-Startwerte Gber das jeweilige Intervall der Variable verteilt.
Die Anzahl der Startwerte wird dabei vom Benutzer festgelegt und kann um vorher definierte
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Startentwurfe x, erganzt werden. In dieser Arbeit werden anschlieend ausgehend von den
Startentwirfen mehrere lokale Minima mithilfe der SQP-Optimierung gefunden. Das beste
dieser Minima wird dann als globales Optimum bezeichnet, obwohl dies nicht zwingend mit
dem tatsachlichen dann jedoch unbekannten globalen Optimum tbereinstimmt [79,86].

Alternativ kdnnen genetische Algorithmen verwendet werden, welche ebenfalls zufallige
Entwirfe Uber das Gebiet G verteilen. Wahrend die einzelnen Entwurfe als Individuen
bezeichnet werden, wird die Gesamtheit der Entwlrfe dann Populationen genannt. Die besten
Individuen ihrer Populationen fungieren dann als weitere Ausgangspunkte fir die nachsten
Populationen, welche sich in Abhangigkeit der zuvor besten Individuen bilden vgl. auch [87].

2.6 Grundlagen der Mehrkorpersimulation

Da die jeweiligen Komponenten einer Radaufhangung starke translatorische und rotatorische
Bewegungen ausfuhren konnen, werden diese in der Regel als Mehrkdpersysteme modelliert,
sodass im Folgenden kurz auf die dazugehérigen Grundlagen eingegangen wird. In einem
Mehrkdrpersystem werden p massebehaftete und im einfachsten Fall starre Koérper Uber
Gelenke und Kraftelemente gegenuber einem Inertialsystem I gelagert. Ein zentrales Merkmal
zur Unterscheidung von Mehrkopersystemen stellt die Topologie der Systeme dar, also ob
eine Baum- oder Schleifenstruktur vorliegt. Bei Baumstrukturen werden die Korper mithilfe
ihrer Gelenke derart aneinandergereiht, dass getrennte Verzweigungen entstehen. Werden
die einzelnen Verzweigungen wieder miteinander verknipft, liegen kinematische Schleifen
vor. Bei Radaufhangungen treten diese Verknlpfung insbesondere am Aufbau, dem
Radtrager, z.B. wenn verschiedene Lenkerebenen vorliegen, oder auch an Integrallenkern auf.
In Abhangigkeit dieser Topologie aber auch in Abhangigkeit der Gelenktypen ergeben sich
schliellich die Freiheitsgrade (DOF) des vorliegenden Mechanismus‘. Diese lassen sich
mithilfe des Grubler-Kutzbach Kriteriums berechnen [88-91]:

g
DOF=6-p—2(6—fi)—r (2.48)

In diesem Ausdruck gibt g die Anzahl der vorhandenen Gelenke, f; die entsprechenden
Freiheitsgrade des Gelenks i und r die redundanten Freiheiten des Mechanismus’ wieder.

Zur Beschreibung der Kinematik kdnnen unterschiedliche Koordinatenformulierungen gewahlt
werden. Bei der redundanten Formulierung werden fir jeden Korper in der raumlichen
Betrachtung typischerweise sechs Komponenten erforderlich. Diese definieren den
translatorischen und rotarischen Zustand des Korpers. Als Rotationsparameter kdnnen dabei
Euler- und Kardan-Winkel, aber auch Quaternionen oder Rodrigues-Parameter herangezogen
werden. Da jedoch die Trajektorien der Korper durch die im Mechanismus vorliegenden
Gelenke eingeschrankt werden, werden in der redundanten Formulierung fur gewohnlich
zusatzliche Bindungsgleichungen erforderlich. Den Vorteilen hinsichtlich der vergleichsweisen
einfachen Mdglichkeiten zur Erweiterung und Anpassungen des Mechanismus’, steht damit
die Komplexitat in der Lésung der Bewegungsgleichung gegentber. Bei der Formulierung
mithilfe der generalisierten Koordinaten, werden die Komponenten demgegeniber anhand
ihrer Gelenkfreiheitsgrade ausgewahlt. Weist der Mechanismus beispielsweise vereinfachend
die Topologie einer offenen Baumstruktur auf, so werden keine weiteren Bindungsgleichungen
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bendtigt, da die Koordinaten bereits im Vorfeld unter Bertcksichtigung der Restriktionen
ausgewahlt wurden, sodass sich ein Minimalsystem ergibt. Nachteilig ist hier jedoch, dass
dieses problemorientiert aufgebaut wird und somit eine eingeschrankte Erweiterbarkeit
aufweist. Aufgrund der Einfachheit soll im Folgenden dennoch die Bewegungsgleichung am
Beispiel eines offenen Baumsystems mithilfe von generalisierten Koordinaten abgeleitet
werden. Anschlielend wird diese Formulierung auf Schleifentopologien erweitert, deren
Losung eine ahnliche Struktur zur Formulierung mit redundanten Koordinaten aufweist [88—
90].

Abbildung 2-21: Freischnitt des Korper i

Fir die Kinematik ist der in Abbildung 2-21 gezeigte Ortsvektor 1. zum Korper und die
Drehmatrix T;;, welche die Neigung des koérperfesten Koordinatensystems gegenuber dem
Inertialsystem beschreibt, maf3geblich. Fir die weiteren Betrachtungen sind hier insbesondere
die Beschleunigungen von Interesse. Fur die absolute translatorische a; und rotatorische
Beschleunigungen o; am Schwerpunkt C; des Korpers i ergeben sich in Abhangigkeit der f
generalisierten Koordinaten y die folgenden Ausdriicke [88,89]:

la; =Yp 3+ g,
(2.49)

I I . I—
a="Jryt q

Dabei geben J; und Jp; die Jakobi-Matrizen der Translation und Rotation, also die partiellen
Ableitungen des Lagevektors und Orientierung nach den generalisierten Koordinaten, wieder.
a, und g, beinhalten die lokalen Beschleunigungen.

Die Kinetik des Kérpers i lasst sich mithilfe der Newton-Euler Gleichungen formulieren. Die
Tragheitskrafte- und momente ergeben sich gemaR Gleichung (2.50) aus der Uberlagerung
der Reaktionskrafte und eingepragten Krafte bzw. Momente, wobei letztere zum Beispiel durch
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aulere Krafteinwirkungen, wie die Gravitation, aber auch aus den Kraftelementen wie Federn
oder Dampfer, entstehen. Wie in Abbildung 2-21 gezeigt, werden die Krafte und Momente auf
den Korperschwerpunkt C; umgerechnet. Die Newton-Euler Gleichungen werden ebenfalls
bezlglich C; formuliert. Fur die Darstellung im Inertialsystem I folgt dann schliefdlich [88—
90,92]:

L1 I
m;'a; ="Fie+ Fir

(2.50)

e +1wx i Tw; ="M +'M;,

Die Bestimmung der Bewegungsgleichung kann unter Anwendung des D’Alembertschen
Prinzips erfolgen, welches besagt, dass die virtuelle Arbeit der Reaktionskrafte und -momente
aller Korper verschwinden muss. Unter Berlicksichtigung der Newton-Euler Gleichungen und
den beliebigen mit den Randbedingungen vertraglichen virtuellen Verrickungen ér und
Verdrehungen &¢, ergibt sich [88,89,92]:

Isr\" /1F
5= (155 ) (1) =0

p
T T (2.51)
SWg = Z [I&i (mi'a;—"Fie) + 15_§0i ("' a+ o x ' Ty — M ] =0
7

mit: 'sr. =g 8y, 15_§0i =Jri 6y

Anschliel3end werden die aus der kinematischen Betrachtung gewonnenen Zusammenhange
fur die Beschleunigungen (vgl. auch Gleichung (2.49)) herangezogen und die virtuellen
Verrickungen in den generalisierten Koordinaten &y ausgeklammert. Aufgrund ihrer
beliebigen Definition, kdnnen diese schlieBlich vernachlassigt werden. Nach langerer
Rechnung und Zusammenfassung einzelner Ausdricke resultiert daraus die
Bewegungsgleichung fur offene Baumsysteme, formuliert mithilfe der generalisierten
Koordinaten y [88,89,91]:

M(y.t)y +k(yyt) =a(vo.t) (2.52)

Bei Gleichung (2.52) handelt es sich im Allgemeinen um eine nichtlineare gewdhnliche DGL
zweiter Ordnung, welche aus f-gekoppelten Gleichungen besteht. In dieser gibt M die f X f
Massenmatrix, k den Vektor der verallgemeinerten Coriolis-, Zentrifugal- und Kreiselkrafte und
q den Vektor der verallgemeinerten eingepragten Krafte an. Neben der Anwendung des
D’Alembertschen Prinzips kann die Bewegungsgleichung dartber hinaus noch mit mehreren

weiteren Vorgehensweisen hergeleitet werden. Darunter zdhlen zum Beispiel auch die
Lagrange’schen Gleichungen erster und zweiter Art [88-92].
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Im Folgenden sollen nun kinematische Schleifen in Abhangigkeit der generalisierten
Koordinaten betrachtet werden. Wie eingangs bereits angesprochen, werden bei den
Schleifen einzelne Verzweigungen der Baumstrukturen wieder miteinander verknupft. Fir die
Herleitung der Bewegungsgleichung von kinematischen Schleifen, werden diese
VerknUpfungen zunachst wieder geoffnet, sodass sich erneut eine offene Baumtopologie
ergibt. Fur diese kdnnen wieder f generalisierte Koordinaten eingefiihrt werden, sodass die
oben beschriebene Vorgehensweise adaptiert werden kann. Die Anzahl f gibt hierbei die Zahl
der Freiheitsgrade der gedffneten Struktur an. Fir jede auf diese Weise gedffnete Bindung
werden zusatzliche SchlieBbedingungen eingeflihrt, sodass ahnlich wie auch bei den
redundanten Koordinaten zusatzliche Bindungsgleichungen erforderlich werden. Diese
kénnen auf Lage-, Geschwindigkeits- oder Beschleunigungsebene definiert werden [88,89]:

¢(pt)=cy+c=0 (2.53)

In diesem Gleichungssatz gibt € die Jakobi-Matrix der Bindungen nach den generalisierten
Koordinaten und ¢ bzw. ¢ die lokalen Geschwindigkeiten bzw. Beschleunigungen an den
Bindungen an (vgl. auch Gleichung (2.49)). Durch diese Vorgehensweise muss somit die
Bewegungsgleichung (2.52) unter den Restriktionen aus Gleichung (2.53) geldst werden. Dies
fuhrt zu einer Problemstellung wie sie auch in der Optimierung beobachtet werden kann (s.a.
Abschnitt 2.5). Auch hier wird eine Ubergeordnete Funktion gebildet, welche die
Bewegungsgleichung und die Bindungen unter Zuhilfenahme der Lagrange-Multiplikatoren
verknipft (vgl. Gleichungen (2.44) und (2.45)). Die Ableitung der Gbergeordneten Funktion
nach den generalisierten Koordinaten und den Lagrange-Multiplikatoren ergibt schlielich
[88,89,91]:

M(yt)y +k(pyt) -ca=q(yp.0)

(2.54)

e(zt)=0

Bei diesem Gleichungssatz handelt es sich um ein Differential-Algebraisches
Gleichungssystem (DAE), welche in der Regel numerisch gelést werden mussen [89,90]. Zu
deren LAsung, soll an dieser Stelle auf weiterfihrende Literatur wie [93] verwiesen werden.
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Im Folgenden sollen die Hinterradaufhdngungen aufgezeigt werden, welche besonders haufig
bei batterieelektrischen Fahrzeugen der Kleinwagen- und Kompaktklasse zum Einsatz
kommen. In [94] ist dazu eine Datenbank entstanden, welche u.a. die Hinterachskonzepte von
verschiedenen, im Jahr 2020 in Deutschland zugelassenen BEVs beinhaltet. Werden diese,
wie in Abbildung 3-2 gezeigt, nach ihrer Peakleistung und ihrem zulassigen Gesamtgewicht
kategorisiert, Iasst sich erkennen, dass insbesondere in den unteren Segmenten eine Vielzahl
an verschiedenen Hinterachskonzepten verwendet wird. In den oberen Segmenten sind fast
ausschlieBlich Mehrlenkerhinterachsen zu finden. In diesem Abschnitt werden zunéachst die in
Abbildung 3-1 hervorgehobenen Achskonzepte vorgestellt. AnschlieBend wird ein Uberblick
Uber den Bauraumbedarf unterschiedlicher Antriebskonzepte mit Verbrennungs- und
Elektromotor gegeben. Der Fokus liegt in der vorliegenden Arbeit dabei vor allem im hinteren
Unterbodenbereich, also dem Bauraum rund um die Hinterachse.
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Abbildung 3-1: Verteilung der Hinterachskonzepte von den 2020 in Deutschland
zugelassenen Elektrofahrzeugen in Abhangigkeit der Peakleistung und des zulassigen
Gesamtgewichts, nach [94]

3.1 Deichselachse

Die Deichselachsen zahlen zu den DeDion-Achsen, welche sich durch eine Entkopplung von
Antriebs- und Radfiihrungselementen auszeichnen [25]. Bei den Deichselachsen wird der
Achskaorper in der Regel bogenférmig um die Antriebseinheit herum ausgefuhrt und direkt am
Fahrzeugaufbau bzw. an einem Hilfsrahmen, welcher auch die Antriebseinheit tragt, befestigt.
Die Verbindung zum Aufbau erfolgt ideal-kinematisch mithilfe eines Kugelgelenks, welches
aus Komfortgrinden haufig als grolRvolumiges Gummilager umgesetzt wird. Dieses
Aufbaulager fungiert als Langspol IC und wird daher in Fahrtrichtung vor der Radmitte und
moglichst weit oberhalb der Fahrbahn angeordnet, sodass die Anforderungen an die
Stltzwinkel beim Antreiben und Bremsen sowie an die Schragfederung erflillt werden kénnen
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(s.a. Abbildung 2-3). Die Anbindung in Form des Kugelgelenks schrankt dabei drei
translatorische Freiheitsgrade des Mechanismus‘ ein. Die fur nicht lenkbare Starrachsen
erforderliche vierte und letzte Bewegungseinschrankung wird durch eine seitliche Flihrung
erreicht. Da die Abstutzung mithilfe eines klassischen Panhardstabs zu einer asymmetrischen
Wankbewegung und zu seitlichen Versetzen beim gleichseitigen Huben fuhren kann, werden
in der Regel symmetrische Querfihrungen gewahlt. Eine gangige Lésung des Problems ist in
Abbildung 3-2 dargestellt [17,25,95].

Yi
= Trommelbremse

Querlenker

Stabilisator

Abbildung 3-2: Deichselachse Smart (Bj.1999), nach [25]

Geschieht die Querabstitzung, wie in der Darstellung gezeigt, mit zwei Querlenkern, so
handelt es sich um einen Uberbestimmten Mechanismus, da beide Streben jeweils einen
Freiheitsgrad einschranken. Das Gribler-Kutzbach Kriterium aus Gleichung (2.48) liefert unter
Verwendung von funf idealisierten Kugelgelenken somit lediglich einen Freiheitsgrad:

5
DOF=6-p—2(6—fi)—7’=6-3—5-(6—3)—2=1 (3.1)

Die beiden redundanten Freiheitsgrade r treten in den Eigenrotationen der Querlenker auf und
kdnnen durch die kardanischen Steifigkeiten der Gummilager eingeschrankt werden. Die mit
der Uberbestimmung einhergehenden Verspannungen koénnen fir den Wankvorgang
geringgehalten werden, sofern die aufbauseitigen Stablenkerlager nahe der Wankmomentan-
achse agy+ angeordnet werden. Diese verlauft in der Fahrzeugmitte und wird durch das
Aufbaulager sowie den virtuellen Schnittpunkt der Stablenker gebildet. Der Wankpol ergibt
sich schliel3lich aus dem Schnittpunkt dieser Achse mit der Querschnittsebene durch die
beiden Radaufstandspunkte. Da a,y+ aufbaufest ist, andert sich die Wankpolhdhe infolge
einer Beladungsanderung lediglich durch eine mit dieser einhergehenden Relativbewegung
zwischen dem Aufbau und der Fahrbahn. Das Rollzentrum kann dadurch hoch angeordnet
werden, ohne dass sich ein starkes Aufstlitzen des Aufbaus einstellt. Bei einer parallelen
Federbewegung hingegen, schwenken die Rader um die Achse des Aufbaulagers apy,+. Da
sich die radseitigen Lenkerlager jedoch auf einem Kreisbogen um ihre karosserieseitige
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Aufnahme bewegen muissen, kommt es bei der parallelen Einfederung zu einem lateralen
Versatz und Verspannungen innerhalb der Querlenkerlager. Abhilfe kann die Verwendung
eines querliegenden Watt-Gestanges schaffen, welches ein mechanisch bestimmtes System
ermdglicht und diese Verspannungen vermeidet [25,95].

Bei beiden Seitenflhrungselementen ist die Positionierung hinter dem Rad von groler
Bedeutung, da sich auf diese Weise eine Vorspurtendenz unter Seitenkrafteinfluss erzielen
lasst. Dies gelingt, indem eine verhaltnismaRig grol3e radiale Steifigkeit in den Gelenken der
Querstreben mit einer relativ geringen axialen Steifigkeit in dem Aufbaulager kombiniert wird.
Eine am Reifenaufstandspunkt wirkende Seitenkraft wird dann nahezu ohne Verformung am
Querstab abgestutzt, wohingegen die Reaktion am Aufbaulager eine elastische Deformation
erzeugt. Ein derartiges Verformungsverhalten flihrt zu einer Verdrehung des kurvenauf3eren
Rades in Richtung Vorspur, was wiederum ein untersteuerndes Eigenlenkverhalten
begunstigt. Alternativ kénnen auch, wie in der sogenannten Omega-Achse, zwei in der
Draufsicht angestellte Stablenker verwendet werden, deren Verlangerungen hinter der
Radmitte zum Schnitt kommen [25,95,96].

Wesentlicher Vorteil der Deichselachse ist, dass diese sich aufgrund der robusten Bauweise
und des groflen Raumangebots zwischen den Radern, gut zur Aufnahme eines aufbaufesten
Achsantriebs eignet [17]. Dieser wird samt Getriebe an einem Hilfsrahmen befestigt, welcher
auch zur Aufnahme des vorderen Gummilagers dient. Die hinteren, seitlichen Flhrungen
werden Uber zusatzliche, kleinere Rahmenstrukturen mit der Karosserie verbunden. Bei der in
Abbildung 3-2 dargestellten Smart-Hinterachse, ist die gesamte Antriebseinheit samt Getriebe
an der Hinterachse untergebracht, sodass ein sehr kompaktes Fahrzeugkonzept entstehen
kann [97,98]. Die fur den frontal Crash erforderlichen Blocklangen im Vorderwagen kénnen
durch diesen Aufbau minimiert und die benétigte Energieabsorption auch bei kurzen vorderen
Uberhangen realisiert werden. Unter anderem stellt das Forschungsfahrzeug ,epsilon®, ein
Beispiel fur eine derartige Umsetzung in Form eines BEVs dar (vgl. auch [99]). Nachteilig an
dem Konzept sind die sich ergebenden Verspannungen in den Querlenkern und die damit
verbundenen Erhéhung der Nebenfederrate bzw. Einschrankung des maximalen Federwegs.
Beides lasst sich nur durch die Verwendung alternativer Seitenfuhrungselemente, wie eines
Panhardstabs (Querversatz) oder eines Watt-Gestanges (Mehraufwand), vermeiden. Hinzu
kommt, dass alle Langskrafte allein Uber das vordere Aufbaulager Ubertragen werden mussen,
dies sollte den Einsatz bei hdheren Achslasten einschranken.

3.2 Schwertlenkerachse

Bei der Schwertlenkerachse findet der Radtrager als Langslenker Verwendung und wird
mithilfe eines ideal-kinematischen Kugelgelenks direkt am Aufbau angebracht. Wesentlicher
Unterschied zu einer Zentrallenkerachse ist jedoch, dass der Langsarm bei der
Schwertlenkerachse als flexible (Blech-) Konstruktion ausgefihrt wird (vgl. auch Abbildung 3-3
(oben)). Dieses Blech wird auch als das namensgebende Schwert bezeichnet. Durch die
Ausfuhrung als Blechteil erhalt der Langslenker eine Biege- und Torsionsnachgiebigkeit.
Kinematisch lassen sich diese Deformationsmechanismen als Drehgelenk an der
Einspannstelle zwischen dem Schwert und dem ansonsten steif ausgeflihrten Radtrager
abbilden. Auf diese Weise erhalt der Radtrager im Vergleich zu einer ideal-steifen Anbindung
eine zusatzliche Rotationsfreiheit, welche durch einen weiteren Querlenker wieder
aufgehoben werden kann. Die Elastizititen werden in Abbildung 3-3 (unten) mithilfe der
eingezeichneten Ersatzgelenke, welche schliellich wieder in ein Drehgelenk
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zusammengefasst werden, approximiert. FUr das Gribler-Kutzbach Kriterium ergibt sich dann
vereinfachend der flr Einzelradaufhdngungen typische singulare Freiheitsgrad des
Mechanismus* [19,25,100]:

8
DOF:6-p—2(6—ﬁ)—r=6-5—7-(6—3)—1-(6—1)—3=1 (3.2)

4

Die drei erforderlichen Querlenker werden in zwei unterschiedlichen Ebenen angeordnet. Die
beiden unteren Lenker bestimmen dabei im Wesentlichen das Vorspurverhalten infolge
Einfederung sowie Langs- und Seitenkraften. Da der vordere Querlenker kirzer ausgefuhrt
wird als der hintere, verlauft das vorne liegende radseitige Gelenk auf einer Kreisschale mit
geringerem Radius, was dazu fluhrt, dass der Radtrager bei Einfederung in Richtung Vorspur
gezogen wird. Dieser Lenker wird auch als Spurlenker bezeichnet. Der hintere und langer
ausgefihrte Lenker fungiert in der Regel als Traglenker und tUbernimmt die Aufnahme der
Feder und des Stabilisators, weshalb dieser Lenker auch Federlenker genannt wird. Um die
Dampferibersetzung zu maximieren, kann der Dampfer an der Rickseite des Radtragers
angebunden werden. Alternativ lasst auch die Anbindung am Federlenker beobachten.
Wahrend der Federlenker in friiheren Konstruktionen haufig als Blechschalenkonstruktion
ausgefihrt wurde, lassen sich in den neueren Varianten auch stranggepresste
Aluminiumprofile beobachten [21,22]. Das Spurverhalten infolge Seiten- und Langskraft wird
neben der Lenkerldnge wesentlich von der Positionierung und Anstellung der unteren Lenker
in der Draufsicht sowie den verwendeten Lagerkennungen beeinflusst. Die Sturzstabilitat wird
durch den oberen Querlenker, der auch als Sturzlenker bezeichnet wird, sowie den Spurlenker
sichergestellt. Durch die Bauraumvorgaben wird dieser typischerweise sichelférmig gestaltet.
Bei einer Einfederung zieht der Lenker den oberen Teil des Radtragers weiter zur
Fahrzeuginnenseite, wodurch der negative Sturzwinkel vergroert werden kann [17,25,101].

Die wesentlichen Vorteile der Schwertlenkerachse liegen in der Entkopplung der Langs- und
Querfuhrung und der damit einhergehenden Zuordnung und Auslegung der Komponenten an
ihre jeweiligen Aufgaben. Der Schwertlenker und das dazugehdrige Aufbaulager werden fir
die Ubertragung der Langskréafte und Bremsmomente optimiert. Ein elastisches Aufziehen der
Rader kann so weitestgehend vermieden werden [25]. Im Vergleich zu der steif an den
Radtrager angebundenen Zentrallenkerachse gestaltet sich die Schwertlenkerachse aufgrund
des zusatzlichen Lenkers etwas aufwendiger, bietet jedoch dadurch auch ein groReres
Auslegungspotential. So zahlt die Schwertlenkerachse zu den rdumlichen Mechanismen,
welche eine Momentanschraubung vollziehen (vgl. auch Abschnitt 2.2). Einsparungen
ergeben sich wieder bei der einfachen Blechkonstruktion des Langslenkers. Zudem lasst sich
dessen Anbindung an den Radtrager Uber eine einfache Schrauben- oder Schweilverbindung
realisieren. Nachteilig bei der Schwertlenkerachse ist, dass die Kosten, insbesondere durch
den Montageaufwand, im Vergleich zu den anderen, hier behandelten Achsen,
vergleichsweise hoch sind. Dazu zahlt auch, dass die aufbauseitigen Querlenkerlager an einen
Hilfsrahmen befestigt werden. Dieser eignet sich wiederum zur Integration eines
Hinterachsantriebs. Insgesamt ergibt sich fir die Schwertlenkerachse ein sehr gutes
Eigenschaftsprofil, weshalb diese mit groRen Marktanteilen in der Kompaktklasse zum Einsatz
kommt. Beispiele aus der industriellen Praxis sind neben dem Einsatz im Ford Focus, in
welchem das Achskonzept erstmals Anwendung fand, u.a. auch die Verwendung im
modularen Querbaukasten (MQB) von Volkswagen, zu welchem z.B. der VW Golf, aber auch
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der VW Passat zahlen. Bei elektrischen Fahrzeugen kommt das Achskonzept u.a. beim VW
e-Golf und dem optional an der Hinterachse angetriebenen Mercedes-Benz EQA zum Einsatz
[17,19,25,102-104].
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Abbildung 3-3: Schwertlenkerachse VW Golf V (Bj. 2003) (oben) [103], Mechanisches
Ersatzbild (unten) nach [25]

X1

Die Schwertlenkerachse und ihre Komponenten sind des Weiteren auch Gegenstande einiger
Forschungsprojekte. Insbesondere der elastische Schwertlenker, welcher in der industriellen
Praxis, wie gezeigt, in der Regel als Blechlenker umgesetzt wird, ist in verschiedenen
Forschungsprojekten als Kunststoff-Konstruktion zum Einsatz gekommen [105-107]. DarGber
hinaus ist die Substitution der Spiralaufbaufeder und des Stabilisators oder gar des gesamten
Federlenkers durch eine GFK-Querblattfeder erprobt worden [22,108,109].

3.3 Raumlenkerachse

Wie bereits in Abschnitt 2.2 angesprochen, bilden Raumlenkerachsen die allgemeinste
Bewegungsform der Einzelradaufhangungen, die Momentanschraubung, ab und bieten somit
auch das grolte Auslegungspotential. Im Gegensatz zu den vorangegangenen
Achsaufbauten, wird hier ganzlich auf eine direkte Anbindung des Radtragers an den
Fahrzeugaufbau verzichtet, sodass die Aufhangung mittels flinf Stablenkern realisiert wird. Die
hohe Gestaltungsfreiheit wird dabei durch die Stellungen der Lenker zueinander sowie ihren
jeweiligen Langen erreicht. Die Freiheitsgrade des Radtragers ergeben sich entsprechend zu:
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10
DOF=6-p—Z(6—fi)—r=6-6—10-(6—3)—5=1 (3.3)

In Abbildung 3-4 (oben) wird am Beispiel des Audi e-tron eine Hinterachsbaugruppe bestehend
aus den funf Lenkern, dem Radtrager samt Bremssystem, dem Achstrager sowie der
elektrischen Antriebseinheit, bestehend aus dem E-Antrieb, der Leistungselektronik, dem
Achs-Differential und den Antriebswellen gezeigt. Zusatzlich lasst sich anhand des
mechanischen Ersatzmodells (unten) beobachten, dass sich bei den Raumlenkerhinterachsen
in der Regel jeweils zwei Lenker paarweise in einer oberen und zwei Lenker in einer unteren
Ebene befinden [25]. Die beiden Lenker eines einzelnen Paares weisen dabei in der
Verlangerung ihrer Langsachse zumeist mindestens anndhernd einen Schnittpunkt auf,
welcher sich kinematisch als Drehpunkt des Radtragers interpretieren Iasst. Auf diese Weise
verhalten sich die Lenkerpaare flr einen momentanen Zustand naherungsweise wie
aufgeldste Dreieckslenker mit einem Kugelgelenk in eben diesem Punkt. Dies hat zur Folge,
dass die beiden Lenkerpaare eine virtuelle Lenkachse definieren, welche durch die
Drehzentren der oberen und unteren Lenkerebenen verlauft (s.a. Abbildung 3-4 (unten)). Die
Spreizungs- und Nachlaufeigenschaften dieser virtuellen Lenkachse, definieren schlieflich
mafgeblich das elastische Spurverhalten unter Seiten- und Langskrafteinfluss. Dies kann
auch dazu flhren, dass die oberen Querlenker in der Draufsicht kreuzend ausgelegt werden,
mit dem Ziel, einen negativen Lenkrollradius am Radaufstandspunkt bei gleichzeitig
minimalem  Spreizungsversatz zu realisieren. Gleichzeitig lassen sich auch
Raumlenkerachsen mit einer negativen Spreizachse beobachten [20,25,96].

Der fiinfte Stablenker wird zwischen den beiden Ebenen, etwa auf Hohe der Radmitte,
angeordnet und unterbindet die Drehung des Radtragers um die Lenkachse, weshalb dieser
auch als Spurlenker bezeichnet wird. In der Praxis werden dabei sowohl die gezeigte Variante
mit einem hinter der Radmitte liegenden Spurlenker als auch mit einer vor der Radmitte
befindlichen Spurstange umgesetzt (vgl. auch [25,110,111]). Weiterhin wird diese Strebe in
der Draufsicht zumeist leicht angestellt, um elastische Nachspurwinkel infolge einer
Bremskraft kinematisch kompensieren zu kénnen. Zusatzlich ist auch die Anstellung des
Spurlenkers in der Vorderansicht von Bedeutung, da diese maligeblich die Spurkinematik
wahrend des Einfedervorgangs beeinflusst. Liegt das auflere Gelenk der Spurstange
beispielsweise tiefer als das aufbauseitige, wandert ersteres infolge einer Einfederung weiter
nach auflen. Dies fuhrt zu einer Nachspurtendenz bei einer Konfiguration mit einem vor der
Radmitte liegenden Spurlenker und zu einer Vorspurtendenz im umgekehrten Fall [25]. In den
héheren Fahrzeugsegmenten werden u.a. bei Raumlenkerachsen die passiven Spurstangen
auch durch aktive Systeme ersetzt, sodass eine Hinterachslenkung erméglicht wird [112]. In
diesem Fall sind die durch die gelenkten Rader verursachten, gréReren Kardanwinkel in den
Gelenken zu berucksichtigen.

Alternativ zu der bisher geschilderten Anordnung der Lenker als Koppelelement zwischen dem
Radtrager und dem Aufbau, kdnnen diese auch als sogenannte Integrallenker zwischen dem
Radtrager und einem weiteren Lenker, zumeist Dreiecksquerlenker, ausgeflihrt werden. In
dieser Anordnung Ubernehmen diese die Funktion einer Momentenstitze und kdnnen in
Kombination mit dem benachbarten Kugelgelenk die Wirkung eines Kardangelenks
nachahmen, sodass dem Radtrager nun auf diese Weise eine Freiheit entzogen wird und
demnach auf einen Querlenker verzichtet werden kann. Die Integrallenker werden vorwiegend
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dazu verwendet, die Bremsabstltzung in Kombination mit der Langselastizitat durch eine
funktionale Trennung der verschiedenen Gummilagern zu verbessern [19,20,25].
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Abbildung 3-4: Raumlenkerachse Audi e-tron (Bj. 2019) (oben) [111], Mechanisches
Ersatzbild (unten) nach [25]

Die geschilderten  unterschiedlichen  Herangehensweisen zeigen das  grolde
Auslegungspotential der Raumlenkerachsen, was sich vor allem in hervorragenden Fahr- und
Komforteigenschaften widerspiegelt. Nachteilig ist jedoch der hohe wirtschaftliche Aufwand,
welcher sich durch die hohe Lenkeranzahl sowie den zahlreichen Einzelteilen und dem damit
einhergehenden Montageaufwand ergibt. Gleichzeitig ist durch die Verwendung des
Hilfsrahmens zur Aufnahme der aufbauseitigen Lager auch ein grol3er Bauraum erforderlich.
Aus diesen Grunden wird die Raumlenkerachse vorzugsweise in Fahrzeugen der Oberklasse
eingesetzt [17]. Zusatzlich ist ein zunehmender Einsatz als angetriebene Hinterachse in
Elektrofahrzeugen zu beobachten. Als Beispiele sind hier im B-Segment der BMW i3 [113] und
ab dem C-Segment aufwarts unter anderem auch die Fahrzeuge, welche auf dem
sogenannten Modularen Elektrobaukasten (MEB) von Volkswagen basieren [114], zu nennen.
Auch das Tesla Model 3 wird mit einer angetriebenen Raumlenkerhinterachse ausgestattet
[115].
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3.4 Torsionskurbelachse

Die Torsionskurbelachsen stellen die alteste Bauart der Halbstarrachsen dar und stehen
aufgrund ihrer Bauweise statisch Uberbestimmten, langslenkergefuhrten Starrachsen nahe
[25]. Sie bestehen aus zwei Ublicherweise biegeweichen Langslenkern, welche aus
wirtschaftlichen Grinden zumeist als Blechkonstruktion umgesetzt werden (vgl. auch
Abbildung 3-5 (oben)). Diese Lenker werden mittels eines Quertragers, welcher gleichzeitig
auch als Achskdrper fungiert, fest miteinander verbunden. Aufbauseitig werden die
Blechlenker dann mittels Gummifedern an der Karosserie befestigt. Die Seitenkraftabstitzung
kann, ahnlich wie bei den durch Langslenkern gefuhrten Starrachsen, mithilfe eines
Panhardstabes erfolgen, dessen Lage in Fahrzeuglangsrichtung malgeblich das
Spurverhalten infolge Seitenkraft bestimmt [19]. Aufbauseitig wird der Panhardstab in der
Regel an eine zusatzliche Querstrebe befestigt.

Beim gleichseitigen Einfedern schwenkt die Torsionskurbelachse um die Drehachse apy,r,
welche durch die Verbindung der beiden Aufbaulager gebildet wird (s.a. Abbildung 3-5
(unten)), was zu einer nahezu konstanten Radstellung Uber den Hub flhrt. Da die
Quertraverse bei dieser Achsform nahe der Radmitte verlauft, wird hier ein besonders hoher
Freigang bendtigt, was sich negativ auf den zur Verfligung stehenden Bauraum auswirkt.
Nachteilig ist weiterhin das seitliche Versetzen der Achse, welches mit dem Schwenken des
Panhardstabes um dessen Lagerung bei einer Einfederung einhergeht [25].

Bei der antimetrischen Federung kommt es zu Verzwangungen, welchen jedoch durch eine
torsionsweiche Gestaltung des Quertragers nachgegeben werden kann. Die Drehachse fir
wechselseitige Federbewegung a,y+ verlauft durch den Schnittpunkt des Panhard-Stabs mit
der Fahrzeugmittelebene sowie dem Schnittpunkt der Langslenker in der Draufsicht. Sollten
beide Lenker parallel zueinander stehen, verlauft a,y,+ ebenfalls parallel zu diesen [34]. Die
Verdrillung des Quertragers kann kinematisch mit einer Teilung des Quertragers in der
Fahrzeugmittelebene und einem beide Halften wieder miteinander verbindenden
Ersatzdrehgelenk im Schubmittelpunkt (SC) nachgebildet werden. So stellt der
Schubmittelpunkt denjenigen Punkt des Querschnitts dar, durch den die Wirkungsebene der
Querkraft verlaufen muss, damit das vorliegende Profil nicht tordiert wird. Daraus folgt
gleichzeitig, dass sich der Querschnitt, bei einer reinen Torsionsbelastung, um den
Schubmittelpunkt als naturliche Drehachse rotiert [116,117]. Damit der Wankwiderstand in
geringem Rahmen bleibt, gleichzeitig jedoch auch ein ausreichende Biegesteifigkeit
gewahrleistet ist, wird der Achskdrper zum Beispiel mittels eines nach unten gedffneten U-
Profils realisiert. Aufgrund der Asymmetrie stellt sich schlieRlich der Schubmittelpunkt an der
der Offnung gegentiiberliegenden Profilseite ein. Soll die Wankfederrate weitergehend versteift
werden, kann in dem Quertrager auch noch ein zusatzlicher Stabilisator eingeschweif3t werden
[19,96]. Mit der Teilung des Quertragers in zwei starre Komponenten, dem idealisierten
Drehgelenk im Schubmittelpunkt SC und den aus Gleichung (3.2) bekannten
Ersatzkugelgelenken zur Abbildung der Blechlenker, ergeben sich die erforderlichen
Freiheitsgrade anhand des Grubler-Kutzbach Kriterium zu:
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Abbildung 3-5: Torsionskurbelachse Peugeot e-208 nach [118] (oben), Kinematisches
Ersatzmodell

7
DOF=6-p—Z(6—fi)—r=6-5—4-(6—3)—3-(6—1)—1=2 (3.4)

i

Fir die Torsionskurbelachse ergibt sich somit das folgende Eigenschaftsprofil: Vorteilhaft sind
die nahezu konstanten Radstellungen infolge des gleichseitigen Einfederns in Kombination mit
den starken Anderungsraten beim wechselseitigen Federn. Nachteilig ist die Notwendigkeit
eines Panhard-Stabs und der damit einhergehende Querversatz bei Beladungsénderung. Um
diesen Versatz zu minimieren, kann der Panhard-Stab in der Draufsicht diagonal vor der
Radmitte angeordnet werden und nahe der Aufbaulager befestigt werden, was sich dann
jedoch in einem erhdéhten Bauraumbedarf und einer Veranderung des Seitenkraftverhaltens
niederschlagt. Gleichzeitig bedarf auch der nahe der Radmitte angeordnete Quertrager einen
erhdhten vertikalen Freigang beim Durchfedern [17,20,59,96]. Auch ist der vergleichsweise
groRe Bauraum in Fahrzeuglangsrichtung vorteilhaft, da dieser im Falle von frontgetriebenen
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Elektrofahrzeugen insbesondere der Antriebsbatterie zugeordnet werden kann (vgl. auch
[119]). Beispielhaft wird die Torsionskurbelachse in [119] und im Peugeot e-208 als
Hinterachse (vgl. auch Abbildung 3-5) fir die jeweiligen elektrisch angetriebenen
Fahrzeugvarianten vorgesehen, wohingegen die Hinterachse im korrespondierenden
Verbrenner als Verbundlenkerachse ausgefihrt ist [120].

3.5 Verbundlenkerachse

Annlich wie bei der Torsionskurbelachse werden bei der Verbundlenkerachse die Rader tber
die Langslenker an den Aufbau angebunden. Darlber hinaus geschieht auch hier die
Verbindung dieser Lenker mittels eines torsionsweichen, aber biegesteifen Quertragerprofils.
Der charakteristische Unterschied zwischen den Halbstarrachsvarianten ist jedoch die
Position des Quertragers entlang der Langslenker. Wahrend die radnahe Quertraverse bei der
Torsionskurbelachse einen hohen Kopplungsgrad der einzelnen Rader zur Folge hat, wird die
Querverbindung bei der Verbundlenkerachse nahe der Aufbaulagerung vorgenommen, was
zu einer niedrigeren Beeinflussung der Rader fuhrt [59]. In einigen Literaturen werden unter
dem Begriff einer ,Verbundlenkerachse® lediglich diejenigen Achstypen verstanden, deren
Quertrager sich direkt auf Hohe der Aufbaulager befindet. Fir die Halbstarrachsen bei denen
sich das Torsionsprofil zwischen den Radern und den Gelenken befindet, wird dann der Begriff
der ,Koppellenkerachse* eingefihrt (vgl. auch [17,20]). Da sich diese Unterscheidung in der
Praxis jedoch nicht durchgesetzt hat, wird hier aufgrund der Einfachheit der Darstellung
ebenfalls auf eine Unterscheidung der letztgenannten Achsen verzichtet, sodass die
Koppellenkerachsen hier zu den Verbundlenkerachsen gezahlt werden.

Ein weiteres bedeutendes Unterscheidungsmerkmal zwischen den Torsionskurbel- und
Verbundlenkerachsen ist in der Ausfihrung der Langslenker zu finden. Diese werden bei den
letzteren namlich nicht mehr als Blechlenker, sondern als steife rohrahnliche Konstruktionen
umgesetzt, sodass nun die Seitenkraft sowie die Spur- und Sturzmomente auf den Quertrager
und damit auf die jeweils gegeniberliegende Fahrzeugseite Ubertragen werden kdnnen. Auf
diese Weise werden die Seitenkrafte und —momente schlielllich in den Aufbaulagern
abgestitzt. Auf den bei Torsionskurbelachsen benétigten Panhardstab kann somit verzichtet
werden. Abbildung 3-6 zeigt anhand die Baugruppe einer Verbundlenkerachse am Beispiel
des Audi A1 (Baujahr 2009).

Fir die Betrachtung der Kinematik missen, ahnlich wie bei den Torsionskurbelachsen (vgl.
Abschnitt 3.4), idealisierte Ersatzgelenke eingefuhrt werden, welche die auftretenden
Elastizitdten beschreiben konnen. Die parallele Einfederung stellt eine einfache
Schwenkbewegung um die von den Aufbaulagern gebildete Achse apy+ dar und fihrt zu
wiinschenswerten niedrigen Anderungsraten der Radstellung. Ideal-kinematisch sind die
Gradienten dabei letztlich von den statischen Spur- und Sturzwinkeln abhangig. Werden
zusatzlich die Elastizitdten bericksichtigt, werden durch die Kompression der
Schraubenfedern und Anschlagpuffer sowie die zugehorigen Radlastanderungen starkere
Spur- und Sturzgradienten aufgepragt. Wie bereits anhand der Starrachsen und auch der
Torsionskurbelachse beobachtet, wird auch die Verbundlenkerachsen in der Regel derart
ausgelegt, dass starke Wanksturz- bzw. Wanklenkgradienten (s.a. Ende Abschnitt 2.3.2) bei
der wechselseitigen Radbewegung auftreten. Analog zur Torsionskurbelachse wird die
Verdrillung des torsionsweichen Quertragers idealkinematisch anhand eines Drehgelenks im
Schubmittelpunkt abgebildet.
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Abbildung 3-6: Verbundlenkerachse Audi A1 (Bj. 2009) [121] (oben), kinematisches
Ersatzmodell mit Drehschubgelenk im Schubmittelpunkt (unten) nach [25]

Dies fuhrt aufgrund der nun biegesteifen Langslenker allerdings zu einer statischen
Uberbestimmung, sofern die Aufbaulager als reine Kugelgelenke umgesetzt werden. Um dies
zu umgehen wird in [25] die Verwendung eines Drehschubgelenks im Schubmittelpunkt SC
vorgeschlagen, welches schlieBlich den erforderlichen Langenausgleich  der
Aufbaulagerabstande herbeiflhrt (vgl. Abbildung 3-6 (unten)). Im Realfahrzeug wird dieser
Ausgleich durch eine gummielastische Lagerung mdglich (s.a. Abschnitt 5.1). Mit dem
Drehschubgelenk im Schubmittelpunkt ergibt sich schlief3lich das Grubler-Kutzbach Kriterium
zu:

3
DOF=6-p—Z(6—fl~)—r=6-2—2-(6—3)—1-(6—2)=2 (3.5)

L

Die Radwinkelanderungen beim wechselseitigen Einfedern weisen eine starke Abhangigkeit
von der Neigung der momentanen Drehachse a,y,+ auf, welche durch den Schubmittelpunkt
des Quertragers und dem radzugehdrigen Aufbaulager verlaufen (s.a. Abbildung 3-6 (unten)).
Der Abstand zwischen dem Schubmittelpunkt und dem Aufbaulager in Langsrichtung bestimmt
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dabei den Sturz- und der Abstand in Vertikalrichtung den Spurgradienten, sodass sich die
Wanksturz- und Wanklenkraten fast unabhangig voneinander einstellen lassen. Daruber
hinaus definiert der DurchstoBpunkt der Achse a,yr durch die Querschnittsebene der
Radmittelpunkte WC, den Querpol CP sowie die Rollzentrumshohe hy. ... Da die Positionierung
der Aufbaulager aufgrund des begrenzten Bauraums und einer hohen Anbindungssteifigkeit,
enge Grenzen gesetzt sind, kommt der Position des Schubmittelpunkts SC somit auch rein
kinematische eine zentrale Bedeutung zu. Dessen Lage wird dabei maligeblich von der
allgemeinen Positionierung des Torsionsprofils entlang des Langsarms, der Gestaltung des
Profilquerschnitts und der Orientierung des Querschnitts bestimmt [122—124].

Neben der Positionierung des Schubmittelpunkts und der Festlegung der Wankkinematik
kommen dem Quertrager noch weitere zentrale Aufgaben zu. So definiert dieser mit seinem
Torsionswiderstand auch die Rollrate der Hinterachse, sodass diese aufgrund des
Kompromisses eines komfortablen Wankwinkels und der damit einhergehenden
Radlastdifferenz in definierten Grenzen liegen muss (vgl. auch Abschnitt 2.3.2). Gleichzeitig
muss der Quertrager eine hohe Biegesteifigkeit und Festigkeit gegenlber allen Lastfallen
aufweisen. Aufgrund dieses groRRen Aufgabenspektrums sind in der Praxis eine Reihe
verschiedener Profilquerschnitte entstanden. Abbildung 3-6 (oben) zeigt beispielsweise ein
halboffenes nach vorne gedffnetes U- bzw. V-Profil. Bei diesem handelt es sich um ein
ursprunglich ovales Rohr, welches Uber einen Groliteil seiner Lange einseitig eingedrtickt wird.
Auf diese Weise ergibt sich in dessen Mittenbereich ein torsionsweiches Verhalten, wahrend
in den Randbereichen die ovale Ausgangsform erhalten bleibt. Dadurch lasst sich im
Ubergangsbereich aus Quertrager und Langslenker eine durchlaufende SchweiRnaht erzielen,
welche sich in diesem hochbelasteten Bereich glinstig auf die Betriebsfestigkeit auswirkt.
Gleichzeitig lasst sich fir diese Profilform ein erhdhter spezifischer Torsionswiderstand
feststellen, da die von dem Rand eingeschlossene Flache, gemal der zweiten Bredt'schen
Formel fir dinnwandige, geschlossene Profile, einen versteifenden Beitrag liefert [125,126].
Alternativ zu dem V-férmigen Querschnitt aus Abbildung 3-6 (oben) wird in [36] ein
halboffenes, nach unten gedffnetes, C-férmiges Profil eingesetzt, dessen Schubmittelpunkt
durch eine Verdrehung des Quertrédgers variiert werden kann. Nachteilig an den
halbgedffneten Profilen ist die vergleichsweise aufwendige Herstellung [126]. Als Alternative
werden offene Profile eingesetzt, welche sich als Pressteile herstellen lassen. Diese sind
zumeist als nach unten gedffnete U- oder Hutprofile ausgefuhrt und werden an den Enden des
Quertragers mithilfe von eingeschweil3ten Einschubblechen versteift. Die Lange dieser
Einlagen bestimmt mafigeblich die Torsionssteifigkeit des Profils, sodass dies eine modulare
Profilgestaltung ermdglicht [127,128]. Abbildung 3-7 zeigt ein derartiges Quertragerprofil am
Beispiel der Verbundlenkerachse des Ford Fiesta MK8. Zudem werden auch Quertrager mit
offenen Profilen und eingeschweildten Stabilisatorrohren verwendet [96,126,128].

Weitere Designmerkmale lassen sich anhand der Langslenker festmachen. Diese werden in
der Regel als Rohrprofile u.a. mit Biege- und Innenhochdruckumformung oder mithilfe von
gepressten und anschlieRend verschweildten Schalenkonstruktionen hergestellt [100]. Die
Langslenker aus Abbildung 3-7 sind rollprofiliert und mithilfe einer einzelnen SchweilRnaht
verschlossen. Dieses Verfahren verringert die insgesamt vorliegende Schwei3nahtlange und
wirkt sich positiv auf die Betriebsfestigkeit aus [126]. Der Verlauf des Langslenkers kann dabei,
wie in Abbildung 3-6 (oben) gezeigt, am Aufbaulagerpunkt beginnen und auf Hohe des
Achszapfens enden oder, wie in Abbildung 3-7 dargestellt, im Wesentlichen horizontal
verlaufen und eine zusatzliche Radlagerkonsole bedingen.
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Abbildung 3-7: CAD-Modell Verbundlenkerachse Ford Fiesta (Bj. 2017)
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Der Vorteil in der zweiten Variante liegt in dem vergleichsweise geringen Hebelarm zwischen
der Fahrbahnoberflache und dem Langslenker, nachteilig ist jedoch, dass durch die Konsole
zusatzliche Montagearbeiten erforderlich sowie weitere Elastizitaten eingepragt werden.

Aufgrund der Elastizitaiten im Achskérper und in den Aufbaulagern neigt die
Verbundlenkerachse im Allgemeinen zum Seitenkraftibersteuern (vgl. auch [59,96]). Um
diesem Umstand entgegenzuwirken, kann einerseits die Steifigkeit des Achskdrpers erhéht, in
Abbildung 3-7 wird beispielsweise der Verbindungsknotens aus Quertrager und Langslenker
durch die Federteller versteift, oder die Gestaltung der Gummilager angepasst werden. Da die
Achse lediglich Uber zwei Aufbaulager an der Karosserie angebunden wird, missen diese
jedoch alle Aufgaben bzgl. der Fahrdynamik und dem —komfort erfillen kdnnen. Diese
Anforderungen verhalten sich dabei jedoch zu einem Grofiteil gegenlaufig, sodass haufig ein
Kompromiss in ihrer Auslegung gefunden werden muss. Beispielsweise bildet die radiale
Steifigkeit der Gummilager c,,; die Langselastizitdt der Hinterachse ab. Soll ein hoher
Abrollkomfort erzielt werden, ist eine hohe Langsnachgiebigkeit anzustreben. Auf der anderen
Seite ist die radiale Steifigkeit allerdings auch fiir das Seitenfihrungsverhalten von essentieller
Bedeutung, da das Moment, welches aus der am Radaufstandspunkt wirkenden Querkraft
hervorgerufen wird, mit den Langsreaktionen der Aufbaulager im Gleichgewicht stehen muss.
Eine hohe Nachgiebigkeit hat dementsprechend groflte Nachspurwinkel zur Folge, was geman
Abschnitt 2.2.2 zu einer in der Regel unerwiinschten Erhdhung der Ubersteuertendenz flhrt.
Um das Nachspurverhalten zu reduzieren, sind in der Vergangenheit spurkorrigierende Lager
eingesetzt worden, welche die radialen Steifigkeiten bei einer anliegenden Axialkraft durch ihre
konische Formgebung erhdhen kénnen [59].

Heutzutage werden demgegenuber die Gummilager in der Draufsicht haufig mit einem
Dachwinkel (y,s) versehen (vgl. Abbildung 3-6 (oben) und Abbildung 3-7), welche zu einer
Verlagerung des elastischen Federersatzschwerpunkts BC nahe oder sogar hinter der
Radmitte fihren kénnen.
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Abbildung 3-8: Seitenkraftverhalten einer Verbundlenkerachse infolge der
Gummilageranstellung nach [25,129]

Das daraus resultierende Seitenkraftverhalten wird in Abbildung 3-8 gezeigt. In der ebenen
Betrachtung werden die axialen c,, und radialen c,,; Steifigkeiten der beiden Lager unter
Berlcksichtigung des Gummilagerdachwinkels in die translatorischen ¢; und c¢;; sowie
rotatorischen c¢,;, Hauptsteifigkeiten zusammengefasst. Entscheidend fur das Vorzeichen des
elastischen Spurverhaltens &, am kurvenaulleren Rad ist schliellich die Position des
Schwerpunkts BC in Langsrichtung. Der Abstand vom Federersatzschwerpunkt zu den
Aufbaulagern lasst sich wie folgt bestimmen [25]:

— by (Craa — Cax) * sin (2 Ypys)
= by -
2 (Craa" sin? Ypus + Cax cos? Ypus)

AxBC

(3.6)

In Gleichung (3.6) zeigt sich eine nichtlineare Abhangigkeit der Federschwerpunktposition von
dem Dachwinkel der Gummilager sowie dem Verhaltnis der radialen zur axialen Steifigkeit.
AulRerdem lasst sich ein linearer Zusammenhang zu Lagerstitzweite by ausmachen. Der
maximale Abstand Axg. flr einen konstanten Dachwinkel Y5, ergibt sich, wenn eine reine
Schubfihrung mit einer unendlichen radialen und keinerlei axialer Steifigkeit betrachtet wird.
Der Schnittpunkt der Senkrechten der Fihrung ergibt schliellich den Momentanpol der
Drehung [25,129]. Um den Zielkonflikt aus hohem Langskomfort bei gleichzeitiger Minimierung
des Seitenkraftibersteuerns weiter aufzulésen, kénnen zusatzliche MalRnahmen getroffen
werden. Ein Beispiel dafir stellt die Verwendung eines querliegenden Watt-Gestanges dar,
wie es beispielsweise im Opel Astra J und K verwendet wird. In diesen Fahrzeugen dient der
Mechanismus als zusatzliches Seitenfuhrungselement. Das Gestédnge wird hinter der
Radmitte angeordnet und verbindet die Enden der Langslenker Uber zwei Querstreben an
einem Kipphebel, dessen Koppelelement Gber ein Drehschubgelenk am Aufbau befestigt ist.
Ziel dieser Anordnung st die getrennte Auslegung der Seitenfihrungs- und
Langskomforteigenschaften. Das querliegende Wattgestange kann einen Grofdteil der
Seitenkrafte an die Karosserie Ubertragen, sodass die radiale Steifigkeit der Aufbaulager
niedriger ausgeflihrt werden kann [36,37]. Eingesetzt wird dieses Achskonzept vor allem in
Fahrzeugen der Kompaktklasse, wenn eine hdhere Motorisierung oder Achslast vorgesehen
wird. In [129,130] wird die Aufldsung des oben genannten Zielkonflikts Gber eine Entkopplung
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des Radtragers vom Achskérper geldst. Die Anbindung erfolgt schlieRlich elastisch mithilfe
zweier Schubgelenke und eines zusatzlichen Gummilagers, welche eine elastische Lenkachse
definieren, sodass eine Spurkorrektur unter Seiten- und Langskraft erfolgen kann. Um das
Spurverhalten der Verbundlenkerachse weiter zu verbessern, konnen auch aktive Systeme
eingesetzt werden. In [112] werden exemplarisch die Radtrager lenkbar am Langsarm der
Verbundlenkerachse befestigt. Ein querliegender Elektromotor steuert einen ausfahrbaren
Stab, welcher gelenkig mit der Spurstange gekoppelt ist. Diese wiederum verbindet beide
lenkbaren Rader miteinander.

Eine Moglichkeit wie eine angetriebene Verbundlenkerachse unter der Verwendung eines
Verbrennungsmotors realisiert werden kann, ist in [36] gezeigt. Hier wird Quertrager der Achse
gekropft ausgeflihrt, sodass unterhalb des Profils ein offener Raum zur Unterbringung der
Kardanwelle entsteht. Fir die Antriebswellen ist eine durchgangige Verbindung zwischen
Achsdifferential und Radmitte erforderlich. Dies kann zum Beispiel mittels einer
Radtragerkonsole auf dem Langsarm (vgl. auch Abbildung 3-7) sichergestellt werden. Mit der
Krimmung des Quertragers gehen jedoch auch negative Eigenschaften einher. So wachst
beispielsweise der benotigte Freigang des Achskoérpers bei einer Einfederung. Ferner muss
das Hinterachsdifferential am  Aufbau befestigt werden, sodass zusatzliche
Hilfsrahmenstrukturen erforderlich werden. Aus kinematischer Sicht wandert der
Schubmittelpunkt in der Fahrzeugmittelebene deutlich nach oben. Dies flhrt dazu, dass im
Vergleich zur nicht gekropften Achse eine deutlich groRere Wanklenkrate erreicht wird, sodass
der Offnungswinkel des Quertragers angepasst werden muss. Diese muss sorgfaltig mit den
elastokinematischen Eigenschaften abgestimmt werden. Der Rollsturzgradient verandert sich
durch die Verschiebung in der Vertikalen jedoch kaum. Weiterhin lasst sich zeigen, dass die
Seitensteifigkeiten infolge der Krépfung deutlich abnehmen koénnen, wahrend die
Torsionssteifigkeit ohne weitere Veradnderung der Blechdicke oder der Lange der
Blecheinschibe zunimmt [131]. Insgesamt ist dieses Konzept besonders fur Klein- und
Kompakt-SUVs interessant, da diese dann ebenfalls mit einem Allradantrieb ausgestattet
werden kdénnen.

3.6 Bauraumbedarf bei verschiedenen Antriebskonzepte

In diesem Kapitel soll der Bauraumbedarf verschiedener Antriebskonzepte von Klein- und
Kompaktwagen vorgestellt werden. Da der Antriebsstrang die gesamte Fahrzeugarchitektur
malfdgeblich beeinflusst, liegt das Hauptaugenmerk auf der Anordnung und dem Package der
dazugehdrigen Komponenten. Dabei werden die fur diese Arbeit relevanten Bereiche im
Hinterwagen aufgezeigt und die Wechselwirkungen auf die unterschiedlichen Hinterachsen
analysiert. Als Referenz sollen die Bauraumverhaltnisse am Beispiel eines Fahrzeugs mit
einem herkdmmlichen Verbrennungsmotor dienen. Anschlieend kdnnen diesem die Antriebs-
und Bauraumkonzepte von aktuellen batterieelektrischen Fahrzeugen gegeniibergestellt
werden.

3.6.1 Verbrennungsmotor

Der Verbrennungsmotor bei Klein- und Kompaktwagen wird in der Regel quer im Vorderwagen
untergebracht und treibt die Rader der Vorderachse an [17,132,133]. Gegenbeispiele hierzu
stellen unter anderem der Smart Fortwo, bei welchem der Motor Uber der De-Dion Hinterachse
(s.a. Abschnitt 3.1) am Hilfsrahmen befestigt wird [97], oder der BMW 1er (F20) [134] dar.
Dieser besitzt einen langseingebauten Frontmotor, der die Hinterrader tUber eine Kardanwelle
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antreibt. Diese Konfiguration ist auch unter dem Begriff ,Standardbauweise® bekannt. Die
beiden letztgenannten Konzepte sind jedoch eher als Ausnahme zu sehen, da sie auch aus
markenstrategischen Grinden von der ublichen Ausfiihrung abweichen. Ein verbreiteter
Regelfall soll im Folgenden naher erlautert werden. Dazu werden anhand von Abbildung 3-9
die Bauraumverhaltnisse eines Kleinwagens schematisch dargestellt und die wesentlichen
Komponenten im hinteren Unterbodenbereich abgebildet.
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Abbildung 3-9: Schematische Darstellung der Bauraumverhaltnisse im Unterboden eines
Kleinwagens mit Verbrennungsmotor

Als Hinterachskonstruktion ist, aufgrund der Vergleichbarkeit zu den nachfolgenden
Antriebskonzepten, eine Verbundlenkerachse gewahlt worden. Wie sich leicht erkennen Iasst,
wird der Bauraum im Hinterwagen vor allem durch den Achskorper, die Komponenten der
Abgasanlage samt Schallddmpfung sowie den Kraftstofftank und dessen Kraftstoffzufiihrung
bestimmt. Wahrend der Bauraum vor der Radmitte insbesondere durch den Kraftstoffbehalter
begrenzt wird, limitiert der Endschalldampfer sowie die Mulde fir das Reserverad den Bereich
hinter der Achse. In vertikaler Richtung muss darlber hinaus ein ausreichender Freigang der
beweglichen Komponenten vorgesehen werden, fur die Verbundlenkerachse ist dies
insbesondere am Quertrdger zu beachten. Da das klassische Reserverad heutzutage
zunehmend durch platzsparende Reparaturkits, aber auch durch Reifen mit
Notlaufeigenschaften, ersetzt werden kann [17,133], wird dieses in den nachfolgenden
Betrachtungen vernachlassigt.

3.6.2 Batterieelektrische Fahrzeuge

Die Bauraumaufteilung der batterieelektrischen Fahrzeuge (BEV) wird insbesondere von der
Antriebsbatterie und vom Antriebskonzept bestimmt. Da die Batterien mit Gleichstrom
arbeiten, wird zudem Leistungselektronik in Form von Wechsel- und Gleichrichtern eingesetzt,
welche zur Erzeugung der Drehfelder in den E-Maschinen bendtigt werden und umgekehrt
auch die Energiertiickgewinnung beim Bremsvorgang ermoglichen [135,136]. Aufgrund des
vergleichsweisen niedrigen Gewichts, der glinstigen Herstellkosten der Elektromotoren sowie
der Bereitstellung eines hohen Drehmoments schon in einem niedrigen Drehzahlbereich und
der damit einhergehenden Madglichkeit eines einfachen Getriebeaufbaus, existieren fur
batterieelektrisch betriebene Fahrzeuge eine Vielzahl an verschiedenen Antriebskonzepten.
Diese kdnnen nach der Positionierung und Anzahl der E-Motoren kategorisiert werden. So
werden im Wesentlichen zwischen zentral angeordneten Elektromotoren, radnahen sowie
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Radnabenmotoren unterschieden [132,136]. Daher sollen im Folgenden die grundlegenden
Anordnungen der wichtigsten Komponenten erlautert werden.

3.6.2.1 Antriebsbatterie

Den E-Fahrzeugen ist gemein, dass die Hochvoltbatterie als Energiespeicher bevorzugt als
zusammenhangender Korper im Unterboden des Fahrzeugs integriert wird. Aufgrund des im
Allgemeinen hohen Gewichts des Energiespeichers fuhrt dies zum einen zu einer gunstigen,
niedrigen Schwerpunktlage des Gesamtfahrzeugs und zum anderen wird durch diese
Anordnung eine moglichst hohe Crashsicherheit ermdglicht [135-137]. Abbildung 3-10 stellt
die Intrusionstiefen wie sie sich aus den standardisierten Crashtests und in realen Unfallen
ergeben am Beispiel eines Kombi-Fahrzeugs dar. Die verwendete Datengrundlage basiert
dabei auf der Datenbank ,German In-Depth Accident Study“ (GIDAS) aus dem Jahr 2010,
welche > 8500 Fahrzeuge beinhaltet [138]. Wie auch in [139] gezeigt, wird dazu eine Matrix
aus ca. 40x120 Zellen gebildet und so die Intrusionstiefe bei den verzeichneten Unfallen
detektiert. Auf diese Weise lasst sich im zentralen Unterbodenbereich die grofite Sicherheit
vor einer Beschadigung eines Energiespeichers ausmachen.

Intrusion depth
- in real worlkd
o Frontal Crash 0° i 66 kph (FH) Rear Crash 70% /80 kph (HI) — accidents
| |
| o . o
i; — Frontal erih 30° 160 kph (FN) [ MDB Side 27° 1 54 kph (SW) ‘|) ' %
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>0,1% <=0.2%
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4
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Abbildung 3-10: Veranschaulichung der Tiefe der Intrusion infolge von Crashtests (schwarz
gestrichelt) und realen Unfallen (farbig) [137,138]

Wie sich anhand von Abbildung 3-10 jedoch auch erkennen lasst, wird insbesondere beim
seitlichen Pfahlaufprall eine starke Eindringtiefe in den Unterboden gemessen. Um die
Intrusion bei diesem Crashfall zu verbessern und gleichzeitig auch die kinetische Energie tber
einen kleineren Deformationsweg abzubauen, lassen sich bei BEVs in der Praxis konstruktiv
aufwendige Energieabsorptionselemente finden. Abbildung 3-11 zeigt ein solches am Beispiel
des MEB von Volkswagen. Gemaly [140] wird ein Aluminium Strangpressprofil mit
veranderlicher Wandstarker Uber die gesamte Lange in den Seitenschweller integriert. Dies
erzielt bei ca. 25% gréRerem Fahrzeuggewicht eine Verringerung der Intrusion von etwa 55%
gegenuber dem Vorgangerfahrzeug (e-Golf). Gleichzeitig steigt jedoch auch das Kraftniveau
auf ca. 250% an [140]. Eine zusatzliche Abstiitzung kann mit Batterierahmen erzielt werden
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(s.a. [141]). In Abbildung 3-11 stltzt der Batterierahmen die Schwellerkonstruktion von unten
ab.

H e-Golf
i 1720 kg

Source: Dr. C. Zorn

Abbildung 3-11: Energieabsorptionselement im Seitenschweller am Beispiel der MEB-
Plattform und Vergleich der Eindringtiefe beim seitlichen Pfahlaufpralltest zwischen der MEB-
Plattform und der Karosserie des e-Golfs [140]

3.6.2.2 Radnaben- und radnahe Antriebe

Bei den Radnaben- sowie radnahen Antrieben werden die beiden Rader einer Achse mit zwei
separaten Motoren ausgestattet, was im Falle eines Allradantriebs den Einsatz von vier
Motoren ermdglicht. Diese Ausfihrungen bringen den wesentlichen Vorteil mit sich, dass die
Rader individuell angesteuert werden kénnen und somit das sogenannte ,Torque Vectoring*
ermoglicht wird. Bei diesem kann das Antriebsmoment je nach Bedarf von der kurvenauf3eren
zur —inneren Seite und umgekehrt verteilt werden, um so ein gezieltes Giermoment zu
erzeugen und dem Fahrzeug eine hdhere Stabilitdt oder Agilitat aufzupragen [17]. Da die
Differentiale und somit auch eine mechanische Sperrung bei den elektrischen, radindividuellen
Antrieben entfallen, werden aktive Regelsysteme zur Einstellung der Drehmomentenverteilung
eingesetzt, wie sie beispielhaft in [142,143] gezeigt sind. Dartber hinaus kénnen bei den
radnahen und Radnabenantrieben auch die benétigten Getriebe erheblich vereinfacht oder
sogar entfallen, wodurch sich aufgrund der geringeren Reibverluste Vorteile bei der
Energieeffizienz ergeben kdnnen [144].

Bei den Radnabenantrieben wird zudem angestrebt, die E-Motoren samt dazugehdriger
Leistungselektronik und mechanischer Reibbremse in dem Bauraum der Felge
unterzubringen, sodass eine mdglichst hohe Gestaltungsfreiheit fir das Gesamtpackage des
Fahrzeugs erzielt wird (vgl. auch Abbildung 3-12) [135]. In [145] und [146] wird durch die
Nutzung von zwei Radnabenmotoren an einer Verbundlenkerachse zum Beispiel das Ziel
verfolgt, die Grundflache des Fahrzeugs bei gleichbleibendem nutzbaren Volumen (Innen- und
Gepackraum) zu reduzieren. Gleichzeitig bieten Radnabenantriebe durch die unmittelbare
Anbindung der Antriebseinheit an das Rad, die Mdglichkeit auf eine starre Seitenwelle samt
Gleichlaufgelenke verzichten zu kénnen, sodass sich auch besonders hohe Lenkwinkel
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erzielen lassen. In [147] wird beispielsweise ein sogenanntes ,Corner Modul“ vorgestellt,
welches im Rangierbetrieb bis zu 90° Lenkwinkel an allen Radern erlaubt und damit eine
holonome Bewegung des Gesamtfahrzeugs ermdglicht.
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Abbildung 3-12: Antriebs- und Aufhangungskonzept mit Radnabenantrieb am Beispiel einer
Einzelradaufhangung (,Frecc0 2.0%) und einer Verbundlenkerachse mit zusatzlicher
Langsstrebe [148,149],

Nachteilig an der Verwendung von Radnabenmotoren ist die hohe Komplexitat hinsichtlich der
Ansteuerung und die Kuhlung in dem vergleichsweise kleinen Bauraum. Hinzu kommt, dass
die Radnabenantriebe direkt die ungefederte Masse der Radaufhangung erhdhen, was zu
einer Verstarkung der Radlastschwankungen flhrt [17]. Darlber hinaus schranken die
Komponenten des Antriebs auch den Bauraum fur die Komponenten der Radaufhdngung ein,
sodass zum Beispiel bei lenkbaren Einzelradaufhdngungen ein gréRerer Spreizungsversatz
zu erwarten ist [145,150]. Dies wird auch anhand des Beispiels aus Abbildung 3-12 ersichtlich,
in welcher die radtragerseitigen Gelenke der Querlenker durch den von E-Maschine
eingenommen Bauraum weiter innen angeordnet werden. Zusatzlich wird das
Antriebsmoment nun am Radtrager abgestitzt, was insbesondere bei hoch angeordneten
Langspolen an der Hinterachse zu einer Uberkompensation des Antriebsnickens flihren kann
(vgl. auch Abschnitt 2.2.1) [145,150]. Um diesen Umstand entgegenzuwirken ist in [149] ein
Hinterachskonzept ausgefiihrt, welches eine herkdmmliche Verbundlenkerachse in ein
langsorientiertes Viergelenk eingliedert und auf diese Weise mehr Freiheiten bei der Definition
des Langspols IC ermdglicht (s.a. Abbildung 3-12).

Um einige der Nachteile der Radnabenantriebe zu umgehen und gleichzeitig die Vorteile des
radindividuellen  Antriebes sowie eines immer noch geringen Bauraumbedarfs
aufrechtzuerhalten, kénnen alternativ radnahe Antriebe eingesetzt werden. Diese werden in
kurzer Distanz zum Rad angeordnet, sodass im Vergleich zu den Radnabenantrieben in der
Regel groRer dimensionierte, leistungsstarkere Motoren zum Einsatz kommen kénnen. Zwei
unterschiedliche Ldsungen sind in Abbildung 3-13 dargestellt.
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Abbildung 3-13: Konzepte zur Umsetzung eines elektrischen radnahen Antriebs, ZF ,Electric
Twistbeam (eTB)“ [151] (oben); DLR - ,LEICHT* Konzept [152]

So sind in der Ausfuhrung von ZF die Gehduse der elektrischen Maschinen in die Langsarme
einer herkdmmlichen Verbundlenkerachse integriert. Um die ungefederten Massen zu
reduzieren, werden die Motoren mdglichst nahe am Aufbaulager positioniert, was jedoch durch
die Lage des Quertragers nur in engen Grenzen madglich ist. Dies fuhrt dazu, dass etwa 57%
der Motormasse als ungefederte Masse fungiert. Die Getriebeeinrichtung Uberbrickt
schliellich die Distanz zwischen Radnabe und Motor [151]. Demgegenuber wird beim
,LEICHT“-Konzept der E-Motor fest mit dem Aufbau verbunden, was eine Reduktion der
ungefederten Massen ermdoglicht. Die Radfihrung erfolgt hier Uber zwei langsliegende
Schlitten, welche mit Rollen ausgestattet sind, die wiederum auf der Innenseite der Felge wie
auf einer Laufflache ablaufen kénnen. In der vertikalen und lateralen Richtung wird das Rad
Uber zwei Linearfihrungen gelagert, welche wiederum am Gehause des Motors befestigt sind
[152]. Nachteilig an derartig ausgefihrten radnahen Antrieben ist der erhéhte Winkelbedarf in
den Gleichlaufgelenken der Seitenwelle, welcher sich aus dem geringen Abstand zwischen
Motor und Rad besonders im Vergleich zu den Zentralmotoren ergibt [17,136].
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3.6.2.3 Zentralmotoren

In den zentralen Ausfuhrungen werden in der Regel einzelne Antriebseinheiten an der Vorder-
oder Hinterachse untergebracht und ibertragen das Drehmoment Uiber ein meistens ein- oder
zweistufig ausgefuhrtes Getriebe sowie ein Differential an die Rader ihrer jeweiligen Achsen.
Trotz der oben genannten Potentiale der Radnaben und radnahen Antriebe greifen die
Hersteller fur die Serienfahrzeuge aufgrund des einfacheren Aufbaus auf die zentral
angeordneten E-Maschinen zurtck [136]. In hherpreisigen Segmenten werden z.T. auch zwei
E-Motoren in einem gemeinsamen Gehause untergebracht (s.a. [153,154]). In diesem Fall
stellt sich eine Mischform aus den zentralen und radnahen Antrieben ein.
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Abbildung 3-14: Schematische Darstellung der Bauraumverhaltnisse im Unterboden eines
Elektrofahrzeugs mit Frontantrieb und Verbundlenkerhinterachse
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Wie bereits in Abbildung 3-1 gezeigt wurde, werden Verbundlenkerachsen insbesondere in
BEVs der unteren Segmente eingesetzt. Die damit typischerweise einhergehenden
Bauraumverhaltnisse werden in Abbildung 3-14 dargestellt. In dieser werden frontgetriebene
McPherson-Federbeine mit der nichtangetriebenen Verbundlenkerhinterachse kombiniert.
Beispiele fir die Umsetzung dieser Architektur lassen sich im VW e-Up! (A-Segment) [155],
im Opel Ampera-e (B-Segment) [156], im Nissan Leaf (C-Segment) [157] oder auch im
Forschungsprojekt StreetScooter [158] wiederfinden. Zusatzlich zeigt Volkswagen in [159]
eine seriennahe Studie des sogenannten ,MEB Entry“, einer Adaption des MEB fir das
Kleinwagensegment, welche ebenfalls die gezeigte Topologie aufweist. Bei Betrachtung der
dazugehorigen Bauraumverhaltnisse zeigt sich durch die Unterbringung der Antriebseinheit
inklusive Getriebe und Leistungselektronik sowie den Aufhdngkomponenten samt Lenkung
eine hohe Ausnutzung des Bauraums im Vorderwagen. Im mittleren Teil des Unterbodens wird
wieder die Antriebsbatterie untergebracht. Es Iasst sich jedoch erkennen, dass ihr Bauraum in
Langsrichtung vor allem durch den vorderen Hilfsrahmen sowie den Quertréger der hier
gezeigten Verbundlenkerhinterachse begrenzt wird. Die Ausnutzung des Bauraums im
Hinterwagen fallt unter Vernachlassigung der Reserveradmulde insbesondere im Vergleich
zum Verbrenner (vgl. auch Abbildung 3-9) deutlich geringer aus. Um diese Ausnutzung zu
Verbessern und gleichzeitig auch die eingeschrankte Reichweite der Elektrofahrzeuge zu
steigern, ist eine Verlangerung des Batteriebauraums in Langsrichtung denkbar. Als ein
moglicher Losungsansatz kann ein vertikaler Freigang im Batteriekasten fir den Quertrager
der Verbundlenkerachse vorgesehen werden, sodass sich auch zwischen den Hinterradern
einzelne Batteriemodule platzieren lassen. Dieses Konzept wird beispielsweise im Fiat 500e
(Bj. 2013) beobachtet [160]. Eine VergroRerung des Batteriebauraums in Langsrichtung wird
auch in [119] am Beispiel einer Torsionskurbelachse verfolgt (s.a. Abschnitt 3.4).
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Auf Basis dieses Standes der Technik ist am Lehrstuhl fir Fahrzeugleichtbau die Idee
weiterverfolgt worden, der Antriebsbatterie einen gréfReren, zusammenhangenden Bauraum
in Fahrzeuglangsrichtung zur Verfigung zu stellen (s.a. Abschnitt 1). Dazu soll der in
Abbildung 3-14 gezeigte Raum zwischen den hinteren Radern nutzbar gemacht werden. Dies
gelingt, indem eine herkdmmliche Verbundlenkerachse in Fahrtrichtung umgekehrt wird,
sodass ein geschobenes Achskonzept entsteht. Durch diese Vorgehensweise gelingt es nun
den Quertrager des Achskorpers hinter die Radmitte zu verlagern, sodass der Bauraum im
Unterboden um den Bereich zwischen den Radern erweitert wird. Dieser groRere,
zusammenhangende Raum kann dann der Batterie zugeordnet werden. Dieser Ansatz wird
auch in der Patentschrift [10] geschildert und ist in Abbildung 3-15 dargestellt.

Durch die Umkehrung der Achse wird die Vorderkante des Quertragers bei einem Fahrzeug
der Kleinwagenklasse zwischen 400- 500 mm nach hinten versetzt. Die genauen
Abmessungen sind dabei vom Fahrzeuguberhang, aber auch von der gewlnschten
Achskinematik abhangig, da diese wie beschrieben mit der Lage des Schubmittelpunktes
korrelieren (s.a. Abschnitt 3.5). Fur den Bauraum der Batterie im Hinterwagen ergibt sich in
Fahrzeugquerrichtung eine Abmessung von etwa 600 mm, die, wie gezeigt, im Wesentlichen
durch die Feder- und Dampferanbindung vorgegeben wird.
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Abbildung 3-15: Schematische Darstellung der Bauraumverhaltnisse im Unterboden eines
Elektrofahrzeugs mit umgedrehter Verbundlenkerachse

Durch die Erweiterung der Batterie in dem Bereich zwischen den Hinterréddern ergibt sich vor
allem fur den Heckaufprall ein eingeschrankter Deformationsweg, wodurch gleichzeitig die
Frage nach dem Batterieschutz aufgeworfen wird. Um diesen zu verbessern, sind in der
Patentschrift [10] Losungswege aufgezeigt, welche darauf abzielen, die rickwartigen und
seitlichen Flachen der Batterie durch den Achskoper des geschobenen Verbundlenkers zu
schitzen (vergleiche auch Abschnitt 4.3 ).

Neben dem Bauraum- und Sicherheitsaspekten muss selbstverstandlich auch das
Fahrverhalten einer umgedrehten Verbundlenkerachse betrachtet werden. Hier ergeben sich
insbesondere beim Eigenlenken Vorteile gegeniber einer herkdmmlich orientierten
Verbundlenkerachse. Wie bereits in Abschnitt 3.5 erlautert, erzeugt eine Seitenkraft infolge
einer Kurvenfahrt eine natlrliche Deformation des Achskoérpers sowie eine Verschiebung
innerhalb der Gummilager in Richtung Nachspur. Um diese Effekte zu kompensieren, kénnen
z.B. die in Abbildung 3-8 gezeigten elastokinematischen Deformationsmechanismen
Anwendung finden. Diese kdnnen jedoch zu einer Erhdhung der radialen Lagersteifigkeiten
fuhren, welche wiederum ebenfalls fir den Abrollkomfort von Bedeutung sind, sodass
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insbesondere bei kombinierten Lastfallen eine Kompromisslésung erforderlich werden kann.
Bei der geschobenen Verbundlenkerachse kehrt sich hingegen die Deformationsrichtung um,
weshalb die Rader hier eine wiinschenswerte Vorspurtendenz als Folge einer Seitenkraft
aufweisen, sodass eine fur das Abrollen komfortablere Auslegung der Gummilager erfolgen
kann; die Kompromissfindung wird entscharft. Dargelegt wird ein derartiges Vorspurverhalten
auch in den Patentschriften [10,161].

Diesem vorteilhaften Verhalten der umgedrehten Verbundlenkerachse bei Kurvenfahrt stehen
auch einige negative Eigenschaften gegeniber. So ist ein wesentlicher Nachteil, dass die
Achse konzeptbedingt einen geschobenen Achskoérper aufweist. Dies aufdert sich vor allem
bei einer Brems- und StoRbelastung, bei welcher die Langslenker der Verbundlenkerachse auf
Druck belastet werden. Dabei werden die wirksamen Hebelarme stetig vergrofiert, was zu
einem Aufziehen der Achse und zu ungunstigen Nachspurwinkeln fuhren kann. Zusatzlich wird
durch die Lage der Aufbaulager hinter der Radmitte ein unglinstiger Momentanpol IC fur die
gleichseitige Federbewegung erzeugt. Der Einfluss auf die kinematischen Kenngré3en wird in
Abbildung 3-16 dargestellt.
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Abbildung 3-16: Kinematische Kenngré3en einer umgedrehten Verbundlenkerachse in
Seitenansicht

Im Falle eines Bremsvorgangs wird bei gewdhnlichen Verbundlenkerachsen ein Teil der
Kraftresultierenden am Radaufstandspunkt durch die Radaufhdngung kompensiert, sodass
nur ein Teil der Lastdifferenz AFsp p, von der Aufbaufederung aufgenommen werden muss
(vgl. auch Abschnitt 2.2.1 und Abbildung 2-3). Im Falle einer umgedrehten Achsanordnung
wird auch das Vorzeichen in der Strecke Axc,. umgekehrt, was einen negativen
Bremsnickausgleich k.,, (Gleichung (2.1)) zur Folge hat und somit auch zu einer
Vergrofierung der Aufbaufederkraft fihrt (Gleichung (2.2)). Um diese aufbringen zu kénnen,
muss das Fahrzeug somit starker an der Hinterachse ausfedern, was wiederum in hohen und
fur die Fahrenden ungewohnten Nickwinkeln resultiert.

Zusatzlich beeinflusst der Momentanpol IC auch das Schragfederungsverhalten der Achse.
Wird dieser wie in Abbildung 3-16 dargestellt, oberhalb und hinter der Radmitte positioniert, so
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ergibt sich ein negativer Schragfederungswinkel und das Rad wird gegen ein mogliches
Hindernis gefiihrt. Eine wiinschenswerte positive Schragfederung kann erzielt werden, wenn
das hintere Aufbaulager (Pos. 7) unterhalb der Radmitte angeordnet wird, wie dies beispielhaft
in Abbildung 3-17 und der Offenlegungschrift [161] gezeigt ist.
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Abbildung 3-17: Seitenansicht einer umgedrehten Verbundlenkerachse mit positiver
Schragfederung [161]

Allerdings ist eine solche Anbindung in herkbmmlichen Karosserien nur schwierig moglich, da
der hintere Langstrager gewdhnlicherweise geradlinig und oberhalb der Radmitte verlauft (vgl.
auch Abbildung 3-16). Ein Karosserieverlauf (Pos. 2) wie er in der Abbildung gezeigt wird, ist
nicht Ublich.
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Auf Basis der umgedrehten Verbundlenkerachse (s.a. Abschnitt 3.6.2.3) ist im Rahmen der
vorliegenden Arbeit ein Achskonzept entstanden, das die Vorteile dieser Achse konservieren
und die Nachteile weitestgehend kompensieren soll. Neben den allgemeinen Anforderungen
an die Radfuhrungen aus Abbildung 2-2 sind in Anlehnung an die geschobenen
Verbundlenkerachsen aus Abbildung 3-16 und Abbildung 3-17 folgende Anforderungen an das
neue Konzept gestellt:

e Die Bauraumausnutzung im Hinterwagen soll insbesondere gegeniber front-
getriebenen BEVs mit herkdmmlichen Hinterachsen verbessert werden. Dazu soll ein
zusammenhangender und regelmaflig geformter Bauraum im Unterboden ausgebildet
werden kénnen, welcher der HV-Batterie zugeordnet werden kann.

¢ Bei Kurvenfahrt wird ein seitenkraftuntersteuerndes Verhalten gewtlinscht, sodass sich
ein sicheres Fahrverhalten einstellt, ohne dass die Langseigenschaften beeintrachtigt
werden.

e Die fur den Fahrer unangenehm starken Nickwinkel sind fir den Brems- und
Antriebsvorgang zu vermeiden.

e Zusatzlich soll ein mdglichst komfortables Schragfederverhalten bei Hindernistberfahrt
erreicht werden.

¢ Die Achse soll in das Sicherheitskonzept integriert und insbesondere beim Heck- und
Seitenaufprall wirksam werden.

Diese Anforderungsliste soll durch die sogenannte Mehrlenkertorsionsachse (Kurz: MLTA) in
einem groflen Umfang erflllt werden. Der dazu verwendete Entwicklungsprozess wird
schematisch in Abbildung 4-1 dargestellt. Die oben definierten Anforderungen dienen dabei
als EingangsgroRen fur den Entwicklungsprozess, an dessen Ende die Versuche und
Simulationen auf Gesamtfahrzeug- und Achsebene stehen. Wie anhand von Abbildung 4-1 zu
erkennen ist, lasst sich die Konzeptentwicklung in drei Ebenen unterteilen, welche starke
Wechselwirkungen zueinander aufweisen. Auf der ersten Ebene werden das grundlegende
Design des Mechanismus‘ sowie die Anordnung der Komponenten und ihre Freigange im
Bauraum definiert. In der zweiten Ebene werden die Bauteilelastizitaten, dazu zahlen
insbesondere die Modellierung des Verbundlenkers sowie der Gummilager, aber auch
Festigkeitsbetrachtungen, hinzugezogen. Die Rickkopplungen zur ersten Ebene auf3ern sich
dabei in der Anpassung der ideal-kinematischen Zielwerte fir die Radaufhangung und der
Dimensionierung und somit dem Bauraumbedarf der Komponenten. Auf der letzten Ebene,
der Mehrkérpersimulation, laufen die ideal- und elastokinematischen Kenngréflien in Form der
Modellparametrisierung und -validierung zusammen. Mit dem MKS-Modell werden
einschlagige Mandver auf Achs- und Gesamtfahrzeugebene durchgefihrt und mit den
Referenzvarianten verglichen.

Der Fokus dieser Arbeit liegt dabei auf der Definition des Grundkonzepts sowie der
Optimierung des ideal-kinematischen Konzepts, hinzu kommt die Bewertung des
Fahrverhaltens insbesondere in der Vertikaldynamik und dem Bremsnicken. In weiteren
Arbeiten wird darUber hinaus der Fokus auf die Elastokinematik der Achse gelegt und das
Handling in einem Gesamtfahrzeugdemonstrator analysiert, s.a. [162,163]. In [164] wird
darlber hinaus das Tool FastCon-TBA vorgestellt.
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Abbildung 4-1: Uberblick (iber den Entwicklungsprozess der Mehrlenkertorsionsachse
4.1 Voruberlegungen zum Gelenkkonzept

Im Folgenden werden die Voruberlegungen zum Gelenkkonzept vorgestellt, eine kinematische
Synthese wird erst in Abschnitt 5 durchgefuhrt. Um das Ziel der VergréRerung des regelmafig
geformten Bauraums im Unterboden zu erreichen, wird auf dem Grundgedanken der in
Fahrtrichtung umgedrehten Verbundlenkerachse aufgebaut. Da zwei der wesentlichen
Nachteile der umgedrehten Verbundlenkerachse, die negative Bremsabstitzung sowie
Schragfederung, auf dem hinter der Radmitte liegenden Momentanpol IC basieren, ist es
zweckmalRig, diesen vor das Rad zu verlagern (vgl. Abbildung 2-3 und Abbildung 3-16). Damit
dies gelingen kann, wird die in Fahrtrichtung umgekehrte Verbundlenkerachse als
Lenkerelement [, in ein langsorientiertes Wattgestéange, ahnlich wie dies auch aus Abschnitt
3.6.2.2 bekannt ist, eingebunden (s.a. Abbildung 4-2). Dazu wird, ahnlich wie in Abbildung
3-12 gezeigt, eine gelenkige Verbindung (RU) zwischen dem Radtrager und der
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Verbundlenkerachse erforderlich. Dartber hinaus wird eine zusatzliche, ebenfalls gelenkig an
den Radtrager angebundene Langsstrebe [, eingefiihrt. Diese weist in Fahrtrichtung nach
vorne. Die beiden Langslenkerelemente werden in der Seitenansicht derart angestellt, dass
sich ein Schnittpunkt in ihrer gedanklichen Verlangerung vor der Radmitte ergibt. Dieser
Schnittpunkt spiegelt dann den Momentanpol IC des Radtragers fiur die gleichseitige
Federbewegung wider. Durch diese Herangehensweise wird eine rdumliche Entkopplung des
Momentanpols und des Quertragers der Verbundlenkersubstruktur erzielt. Dieser liegt, wie in
Abschnitt 3.5 gezeigt, definitionsgemal nahe der Aufbaulagerung, welche bei herkdmmlichen
Verbundlenkerachsen den Pol der parallelen Bewegung darstellt. Eine direkte physikalische
Verbindung zwischen Momentanpol und Quertrager wird mit der Mehrlenkertorsionsachse
umgangen, sodass die Quertraverse an eine fur die Bauraumausnutzung erstrebenswertere
Position gelegt werden kann.
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Abbildung 4-2: Grundlegende Anordnung und Nomenklatur der Komponenten der
Mehrlenkertorsionsachse

Nachdem das grundlegende Konzept, die Integration einer umgedrehten Verbundlenkerachse
in ein langsorientiertes Wattgestange, festgelegt ist, kann die Ermittlung der bendtigten
Gelenkfreiheiten erfolgen. Damit der Bewegungsablauf definiert vorgegeben werden kann,
werden zunachst lediglich ideal-kinematische Gelenke verwendet. Dazu findet erneut das in
Abschnitt 2.6 vorgestellte Grubler-Kutzbach Kriterium Anwendung. Zur Nachbildung der
Verbundlenkersubstruktur wird auf das von Matschinsky in [25] und Abbildung 3-6 gezeigte
kinematische Ersatzmodell einer herkommlichen Verbundlenkerachse mit Drehschubgelenk
zurlckgegriffen.  Letzteres verbindet die beiden als starr angenommenen
Verbundlenkerhélften miteinander. Als Konsequenz werden die Aufbaulager der Verbund-
lenkersubstruktur mittels Kugelgelenken nachgebildet. Die Bewegung des Verbundkorpers
lasst sich somit auch hier naherungsweise mithilfe der Momentandrehachsen apy,+ und agy
approximieren, welche sich analog zu Abbildung 3-6 aus den Aufbaugelenken bzw. dem
Schubmittelpunkt SC zusammensetzen. Eine Losung, welche die bendtigten zwei Freiheiten
(Huben, Wanken) bereitstellt, ist in Gleichung (4.1) zusammengefasst:

9

DOF=6-p—2(6—fi)—r= 4.1)

i
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6:6—6-(6-3)—2-(6—-1)—1-(6—-2)—2=2

Der dazugehdrige Mechanismus wird in Abbildung 4-3 gezeigt. Flr diesen werden gemal
Gleichung (4.1) und des Ansatzes nach Matschinsky sechs Kugelgelenke, je drei pro
Fahrzeugseite, zwei Drehgelenke und ein Drehschubgelenk im Schubmittelpunkt benétigt. Die
Drehgelenke werden an dem Punkt RU vorgesehen und stellen die Verbindung zwischen der
Verbundlenkersubstruktur und dem Radtrager her. Auf diese Weise erhalten die Radtrager
einer Fahrzeugseite im Vergleich zu den herkdmmlichen Verbundlenkerachsen eine
zusatzliche Rotationsfreiheit, welche schlieRlich durch die am Punkt RL mit dem Radtrager
verbundene Langsstrebe [, wieder herausgenommen wird. Die beiden redundanten Freiheiten
r ergeben sich durch die Eigenrotation in ebendieser Langsstrebe.
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Abbildung 4-3: Gelenkkonzept der MLTA unter Verwendung eines Drehgelenks zwischen der
Verbundlenkersubstruktur und dem Radtrager

Durch die dargestellte Ausfihrung ergibt sich eine winschenswerte Anbindung der
Aufhangung an den Aufbau Uber Kugelgelenke, die somit frei von Drehmomenten ist. Diese
kénnen im spateren Verlauf mittels komfortablerer Gummilager substituiert werden. Weiterhin
ist an diesem Konzeptentwurf vorteilhaft, dass die Kopplung zwischen Radtrager und
Verbundlenkersubstruktur mittels des Drehgelenks umgesetzt wird und somit eine vierwertige
Fesselung zwischen dem Ersatzkdrper und dem Radtrager greift. Dies stellt sicher, dass auch
dem Radtrager der MLTA eine wiinschenswerte, schwache Anderung der Radstellung in Folge
einer Beladungsanderung sowie eine starke Anderung bei Kurvenfahrt aufgepragt wird. Hinzu
kommt, dass in diesem Konzept keine Querfiihrungselemente erforderlich werden, sodass der
Bauraum zwischen den Hinterraddern ganzlich freigehalten werden kann. Nachteilig an dieser
Gestaltung des Mechanismus’ ist jedoch der im Vergleich zu einer herkdmmlichen
Verbundlenkerachse auftretende, vergrofierte Hebelarm zwischen dem Ersatzkérper und dem
Radaufstandspunkt. Dies ist eine direkte Folge der geforderten Anordnung des Langslenkers
[, oberhalb und hinter der Radmitte bei gleichzeitiger Positionierung des Langspols IC vor der
Radmitte (s.a. Abbildung 4-2). Daruber hinaus fungiert die elastokinematische Umsetzung des
Drehgelenks als zusatzliche Quelle fur Elastizitaten, insbesondere in lateraler Richtung.
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Abbildung 4-4: Gelenkkonzept der MLTA unter Verwendung eines kardanischen (Ersatz-)
Gelenks zwischen der Verbundlenkersubstruktur und dem Radtrager

Im Folgenden sollen zwei alternative Ausfiihrungsformen aufgezeigt werden. Die Idee, welche
diesen Variationen zugrunde liegt, ist die Vertauschung der Positionen des Drehgelenks mit
der des Kugelgelenks am Radtrager (RU < RL). Ohne zusatzliche Malinahmen wirden sich
in einem derart gestalteten Mechanismus jedoch auch die aus Gleichung (4.1) bekannten
redundanten Freiheiten wiederfinden. Diese fuhren nun allerdings nicht zu einer
vernachlassigbaren Eigenrotation eines Lenkers, sondern ermdglichen dem Radtrager eine
unzulassige Rotation um die Achse a,, welche von dem vorderen Aufbaulager L und dem
oberen Radtragergelenk RU aufgespannt wird. Um diesen ungewiinschten Rotationen
entgegenzuwirken, kdnnen idealkinematisch u.a. Kardangelenke vorgesehen werden, welche
dann wahlweise an den Kinematikpunkten RU (Abbildung 4-4) oder L (Abbildung 4-5) zum
Einsatz kommen. Die Drehachsen der Kreuzgelenke mussen dann in die y;- und z;-Achse
orientiert sein. Ahnlich, wie dies in [25] gezeigt wird, kdnnen die technisch aufwendigen
Kardangelenke naherungsweise auch durch eine Kombination aus einem Kugelgelenk und
einem Integrallenker abgebildet werden, welcher dann als noétige Drehmomentenstitze
fungiert. Diese Konfigurationen sind in den Abbildungen auf der jeweils in Fahrtrichtung linken
Fahrzeugseite angedeutet.

Anhnlich wie im Grundkonzept geschieht auch in Abbildung 4-4 die Abstitzung des
Drehmoments aus den Seitenkraften weiter Gber den Verbundlenker TB. Neu ist jedoch, dass
das Drehmoment um die Vertikalachse z; nun Uber das Drehgelenk RL und die Langsstrebe
[, abgestutzt wird. Die Drehmomente um die x- und z-Achse werden somit nun an
verschiedenen Gelenken abgestitzt, was einer Funktionsentkopplung und Entlastung des
ursprunglichen Drehgelenks an RU entspricht. Sofern die Deformationen und Nebenfederraten
dies zulassen, konnte das Drehgelenk an RL vorteilhaft als liegender Blechlenker, ahnlich wie
dies in den Konzepten aus Abbildung 3-3 und Abbildung 3-5 gezeigt wird, ausgefuhrt werden.
Demgegenuber steht jedoch der groRer zu erwartende Aufwand an RU. Einerseits ergibt sich
hier weiterhin der groRe Hebelarm zur Fahrbahnoberflache, andererseits werden die
Drehmomente infolge Seitenkraft im Integrallenker durch eine Reihenschaltung von Gelenken
(Elastizitaten) abgestitzt. Daraus resultieren ebenfalls hohe Anforderungen an die Steifigkeit
dieser Gelenke. Hinzu kommt eine erhdhte Komplexitat in der kinematischen Auslegung des
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Mechanismus‘, da die Kardangelenke nur in einem begrenzten Rahmen mithilfe der (kurzen)
Integrallenker angenahert werden konnen.

Kugelgelenk, U

Drehschubgelenk, SC

Kardangelenk,\L

Q]/(
Y~ X
Kugelgelenk+

Integrallenker, L Langsstrebe, I

Abbildung 4-5: Gelenkkonzept der MLTA unter Verwendung eines kardanischen (Ersatz-)
Gelenks zwischen der Langsstrebe und dem Aufbau

In dem Gelenkkonzept aus Abbildung 4-5 wird die kardanische Fesselung an dem
Kinematikpunkt L umgesetzt. Somit werden die Drehmomente infolge Seitenkraft nun Gber die
untere Langsstrebe [, abgestitzt. Der Hebelarm der Seitenkrafte wird daher deutlich kirzer.
Nachteilig an dieser Ausflhrung ist hier jedoch ebenfalls die Reihenschaltung der Gelenke in
der Drehmomentenstitze. Die Anforderungen an die Steifigkeit in den Gelenken fallen
aufgrund des verbesserten Hebelarms zwar geringer aus, jedoch ist der Integrallenker direkt
am Aufbau befestigt, was einen Kompromiss fur den Fahrkomfort zur Folge hat. Aulerdem
sind neben der oben bereits angesprochenen Komplexitat des Mechanismus‘ auch der geringe
Fesselungsgrad der Verbundlenkersubstruktur nachteilig. In  Anlehnung an die
eingezeichneten Momentanachsen apy,+ und agyr fungiert die Verbundlenkersubstruktur
situationsabhangig als Iangs bzw. schrag angeordneter Dreieckslenker, sodass mit geeigneter
Kompromissfindung unter Umstanden auch ganzlich auf die komplexe Verbundlenkerstruktur
verzichtet und eine Einzelradaufhdngung vorgesehen werden kénnte. Wie der Stand der
Technik jedoch gezeigt hat, stehen in der Regel die bendtigten Hilfsrahmenstrukturen der
Erweiterung des Batteriebauraums im Wege (vgl. auch 3.6.2.3). Soll ganzlich auf die
kardanischen Bindungen sowie die Approximation mithilfe der Integrallenker verzichtet
werden, kénnen auch einfache Querlenker vorgesehen werden. Um ihren Bauraumbedarf im
Hinterwagen zu minimieren, sind aufbauseitige Anbindungen an den Batteriekasten denkbar,
sofern alle Sicherheits- und Steifigkeitsanforderungen dieser Anbindungen eingehalten
werden.

Diese Voruberlegungen werden in Tabelle 4-1 fir alle gezeigten Gelenkkonzepte
gegenubergestellt. Unter Berlcksichtigung der zuvor definierten Anforderungen, weist das
erstgezeigte Konzept (Abbildung 4-3) das grofte Potential auf, weshalb dieses fir die
weiterflihrenden Untersuchungen ausgewahlt wurde. Dabei lasst sich jedoch bereits die
Kraftlibertragung mithilfe des Drehgelenks an RU und die dadurch zusatzlich auftretenden
lateralen Elastizitaten als einer der zentralen Entwicklungsschwerpunkte ausmachen.
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Anforderung Konzept mit Konzept mit Konzept mit
Drehgelenk an RU Kardangelenk an RU Kardangelenk an L
Komplexitat 0 - -
Kinematik ++ - -
Seitenkraft- ] ] .
abstitzung
Komfort + + ;

Tabelle 4-1:Gegenuberstellung der Voruberlegungen
4.2 Definition der Fahrzeugvarianten

Wie bereits im Abschnitt 3.6.2.3 beobachtet wurde, sind bei den BEVs vor allem in den unteren
Fahrzeugsegmenten eine Vielzahl an unterschiedlichen Hinterachskonzepten aufzufinden.
Besonders hervorgehoben werden sollen hier die frontgetriebenen Fahrzeuge mit
Verbundlenkerachse, welche sowohl im Verbrenner als auch im BEV Verwendung finden (s.a.
Abschnitt 3.6). Wie oben bereits gezeigt, flhrt der grofRe laterale und vertikale Platzbedarf des
Quertragers i.d.R. zu einer Aufteilung des Bauraums im Fahrzeugunterboden, was die
Verbesserung der Raumausnutzung mithilfe der MLTA er6ffnet. Um das Fahrverhalten der
neuen Hinterachse zu beurteilen, ist es aufgrund des angestrebten Einsatzes im
Elektrofahrzeug zweckmaRig, auch die damit einhergehende Steigerung der Fahrzeugmasse
zu berucksichtigen. Zusatzlich ist eine Einordnung in Relation zu einem Serienfahrzeug mit
Verbrennungsmotor winschenswert. Aus diesen Grunden sollen im weiteren Verlauf der
Arbeit drei unterschiedliche Fahrzeugvarianten eingefuhrt und in nachfolgenden Kapiteln
miteinander verglichen werden. Wahrend Variante A (Var. A) ein unverandertes
Serienfahrzeug mit Verbrennungsmotor darstellt, sollen die Varianten B und C (Var. B und Var.
C) die Massenverhaltnisse am BEV wiedergeben. In Var. B ist dabei weiterhin eine
Verbundlenkerachse verbaut. Die Var. C dient schliel3lich als Zielfahrzeug und ist mit der
MLTA ausgestattet, sodass sich insgesamt ein A zu B zu C — Vergleich ergibt. Im Folgenden
werden die betrachteten Fahrzeugvarianten detailliert vorgestellit.

4.2.1 Variante A - Serienfahrzeug

Bei der Auswahl eines Referenzfahrzeuges spielen neben der Fahrzeugarchitektur mit
Frontantrieb und Verbundlenker, die zuldssigen Achslasten, der hintere Uberhang, aber auch
der Kostendruck im jeweiligen Segment eine Rolle. Wie in [17] angedeutet, sind bei einem
Kompakten ca. 150-250 kg hohere Hinterachslasten gegenuber einem Kleinwagen zu
erwarten. Weil die spater vorgesehene Berucksichtigung der Batteriemasse eine zusatzliche
Erhéhung der Achslasten zur Folge hat und mit der VergroRerung des Hebelarms zur
Fahrbahn auch eine hohere Belastung im Achskorper der MLTA einhergeht, wird sich gegen
ein Referenzfahrzeug aus dem Kompaktsegment entschieden. Weiterhin ist in [133] zu
erkennen, dass der hintere Uberhang eines Kleinwagens etwa 100-150 mm groRer ist als bei
einem Kleinstwagen. Dies ermdglicht eine einfachere Anbindung der Verbundlenkerstruktur
am Hinterwagen und erlaubt gleichzeitig den Einsatz von langeren Langslenkern [;, was zum
einen die Herstellbarkeit der Lenker vereinfacht, aber auch die zu erwartenden Torsionswinkel
in den Lagerstellen U und RU reduziert. Hinzu kommt, dass der Kostendruck im
Kleinstwagensegment noch einmal gréRer ist. Die Studie in [165] zeigt beispielsweise, dass
der Anschaffungspreis im europaischen Raum fir Kleinstwagen zwischen 2.000 und 5.000 €
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niedriger ausfallt als flir einen Kleinwagen, was die Markteinflhrung von alternativen
Hinterachskonzepten zusatzlich erschwert.

Abbildung 4-6: Foto des Demonstratorfahrzeug Ford Fiesta MK8 (Baujahr 2017), Foto: Labor
fur Fahrwerk-/ Simulationstechnik TH KaIn

Aufgrund dieser Uberlegungen wird mit dem Ford Fiesta MK8 (Plattform B479) ein Vertreter
aus dem Kleinwagensegment als Referenzfahrzeug ausgewahlt. In Abbildung 4-6 wird ein
Foto des unveranderten Referenzfahrzeugs gezeigt. Dieses Fahrzeug ist mit einem quer-
eingebauten Verbrennungsmotor ausgestattet und wird an der Vorderachse angetrieben. Als
Hinterachse ist ein Verbundlenker verbaut. Die grundlegende Architektur dieses Fahrzeugs
entspricht somit der Darstellung aus Abbildung 3-14 bzw. Abbildung 4-7 (oben). In Tabelle A-1
des Anhangs werden die einschlagigen Daten des Fahrzeugs sowie der nachfolgend
abgeleiteten Fahrzeugvarianten zusammengestellt.

4.2.2 Variante B — Demonstratorfahrzeug mit Ballastmassen

Wie eingangs erlautert, sollen neben dem Serienfahrzeug noch die Varianten B und C
eingefuhrt werden, welche der gestiegenen Masse der BEVs Rechnung tragen. Dazu sollen
im weiteren Verlauf zusatzliche Ballastmassen aus Stahl vorgesehen werden, welche die
Massen- und Tragheitseigenschaften von aktuellen BEVs wiedergeben.

Damit die Ballastmassen in ihrer Lage und Dimensionierung im Demonstratorfahrzeug
definiert werden kénnen, muss fir das Referenzfahrzeug zunachst der sich ergebende
Batteriebauraum identifiziert und abgesteckt werden. Anschliefend kann dieser mit dem
Massenmodell herkdmmlicher HV-Batterien gefillt werden. Zur Abschatzung dieser
Eigenschaften werden in Abbildung A-2 des Anhangs die Energiespeicher vom BMW i3
(Baujahr 2013) sowie des Opel Ampera-e (Baujahr 2017) rekonstruiert. Diese
Rekonstruktionen basieren auf 3D Scandaten der Karosserien aus dem kommerziellen
Benchmarkportal A2mac1 [166]. AnschlieRend kénnen die abgeleiteten Batteriemodelle in
dem Unterboden des Referenzfahrzeugs positioniert werden. Die auf diese Weise abgeleiteten
Bauraumverhaltnisse werden in Abbildung 4-7 gegenubergestellit.
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Referenzfahrzeug mit
Verbundlenkerachse

Referenzfahrzeug mit
Batteriemodell Opel Ampera-e

1000 mm

1725 mm

Referenzfahrzeug mit
Batteriemodell BMW i3

Referenzfahrzeug mit MLTA und
Batteriemodell BMW i3 (erweitert)

Abbildung 4-7: Gegenuberstellung der Bauraumverhaltnisse im Unterboden des
Referenzfahrzeugs fir die betrachteten Batteriemodelle und dem jeweiligen
Hinterachskonzept



4. Vorstellung der Mehrlenkertorsionsachse 79

Wie sich erkennen lasst, werden alle Modelle anhand der vorderen Hilfsrahmenstruktur der
McPherson-Achse ausgerichtet. Insbesondere beim Batteriemodell des Opel Ampera-e lasst
sich der Quertrager der Verbundlenkerachse als begrenzendes Element ausmachen. Hier
kommt es bereits in Konstruktionslage in x-Richtung zu einer Durchdringung von Batterie und
Quertrager von etwa 50 mm. Ein etwaiger Freigang fir mogliche Stecker oder Kabel ist darin
nicht berlcksichtigt, ebenso wenig wie die Bewegung der Hinterachse bei Federung oder
LangsstoRen. Im Gegensatz dazu weist das Batteriemodell des BMW i3 einen Freigang zum
Quertrager von etwa 95 mm auf. Auch in Querrichtung weist dieses Batteriemodell eine
groliere Distanz zu den aufleren tragenden Strukturen des Schwellers auf. Hier werden ca.
240 mm gegenuber den 190 mm des Ampera-e Modells gemessen. Diese Beobachtungen
fihren dazu, dass in den folgenden Uberlegungen das Batteriemodell des BMW i3 fiir die
Erweiterung des Batteriebauraums verwendet wird. Aus Grinden der Vergleichbarkeit wird fur
die Massenauslegung von Var. B ebenfalls angenommen, dass auch hier die BatteriegroRle,
welche jedoch allein mit der MLTA erreicht werden kann, eingesetzt wird. Die sich ergebenden
Gesamtfahrzeugdaten sind ebenfalls in Tabelle A-1 des Anhangs zusammengefasst.

4.2.3 Variante C — Demonstratorfahrzeug mit Ballastmassen und MLTA

Fur die Dimensionierung der Batterie in dem mit der MLTA ausgestattetem Zielfahrzeug (Var.
C) wird in Abbildung 4-7 ein fruher Konstruktionsentwurf der Achse zu Grunde gelegt. Fur die
Abmessungen der Verbundlenkerstruktur werden dabei einfache Regelgeometrien fir den
Langslenker (rot) und ein komplexeres, nach unten gedffnetes U-Profil (blau/orange)
verwendet. Wie in Abbildung 4-1 angedeutet, erfolgt diese Grundauslegung des
Verbundlenkers mithilfe des Fast-Con TBA-Tools, vgl. auch [164,167]. Mit dem in Abschnitt 4
eingefihrten kinematischen Grundkonzept gelingt es nun, das Torsionsprofil der MLTA etwa
450 mm hinter dem der Referenzachse anzuordnen. Somit ist die angestrebte Vergrofierung
des zusammenhangenden Bauraums fur die Antriebsbatterie im Unterboden mdglich.
Aufgrund des modularen Aufbaus des BMW i3 Batteriemodells wird zundchst angenommen,
dass dieses lediglich um ganze Module erweitert werden kann. Wie sich anhand von Abbildung
4-7 und Abbildung A-2 erkennen lasst, weist das unveranderte Modell acht um die
Fahrzeuglangsachse symmetrisch angeordnete Module mit den jeweiligen rekonstruierten
Abmessungen von etwa 365 x 305 mm auf. Zusatzlich besitzt das Modell im hinteren Bereich
einen Absatz, in welchem die Systeme zum Energie- und Thermomanagement untergebracht
sind. Eine maximale Ausnutzung der von der MLTA zur Verfigung gestellten
Bauraumerweiterung ergibt sich schlieRlich, indem die urspringlichen acht Module auf elf
erweitert werden. Wie in Abbildung 4-7 gezeigt, wird das hintere Modul dazu zentral auf die
Fahrzeuglangsachse platziert. Auf diese Weise ergibt sich eine trapezférmige Erweiterung des
urspriinglichen Modells. Gleichzeitig stellt diese Geometrie ausreichend Freigang zu den
Komponenten der Radflihrung, hier insbesondere den Aufbaufedern, sicher. Fur die Systeme
zum Energie- und Thermomanagement wird angenommen, dass sich diese in den seitlichen
Taschen des Trapezes unterbringen lassen. Das Batteriemodell wird in Langsrichtung somit
insgesamt auf 2020 mm vergrofert, die Breite von etwa 900 mm bleibt erhalten. Das
Gesamtvolumen wachst schliellich von urspringlich etwa 233dm?® auf 298 dm?. In einem
nachsten Schritt wird nun angenommen, dass sich diese Batterievolumina mit einer
homogenen volumetrischen Energiedichte ausflillen lassen. Dazu wird das bereits eingefihrte
Batteriemodell des Opel Ampera-e herangezogen (s.a. Abbildung 4-7 und Abbildung A-2). Der
Vorteil dieser Methode liegt in den aktuelleren Angaben hinsichtlich der zu erwartenden Masse
sowie des Energieinhaltes. Darliber hinaus kann diese Vorgehensweise auch bei kiinftigen
Entwicklungen im Batteriezellenbereich Anwendung finden. Tabelle 4-2 stellt die sich
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ergebenden Batteriekenndaten der Modelle gegeniber. Die dazugehoérigen Angaben sind den
Quellen [166,168-170] entnommen. Die Abschatzung der Masse des urspriinglichen und
erweiterten Modells der BMW i3 Batterie wird in Tabelle A-2 des Anhangs vorgenommen.

Sogr Model  Model  Grav. Volum
(netto) gewicht volumen Energiedichte Energiedichte

BMW i3 Batteriemodell

(94 Ah) 27.2kWh 256 kg 233 dm?® 0.106 0117

Verbundlenker kWh/kg kWh/dm?
+ 8 Module
0.107 0.126
3
MLTA + 11 Module 37.4 kWh  351kg 298 dm KWhkg KWh/dm?
Opel Ampera-e 60kWh  430kg 308 dm?
Batteriemodell
Verbundlenker 0.14 0.195
45.3 kWh 325 kg 233 dm? kWh/kg kWh/dm?

+ 8 Module
MLTA + 11 Module 58.1 kWh 415 kg 298 dm?3

Tabelle 4-2: Datenlbersicht zu den rekonstruierten Batteriemodellen in den abgeleiteten
Bauraumverhaltnissen [166,168—170]

Wie sich anhand von Tabelle 4-2 erkennen lasst, gelingt durch Einfihrung der MLTA in den
hier betrachteten Randbedingungen somit eine Erweiterung des Batterievolumens und damit,
vereinfachend angenommen, auch eine Vergroferung des Energieinhalts sowie des Gewichts
um bis zu 28 % gegentuber des urspringlichen Batteriemodells.

Zur Nachbildung der Masseneigenschaften von BEVs sind fur die Fahrzeugvarianten B und C
neben der Masse der Batterie noch weitere Komponenten des Antriebsstrangs zu
berlcksichtigen. Dazu sind in Tabelle A-3 des Anhangs die Massen der fur diese Arbeit
besonders relevanten Komponenten hinterlegt. Die Angaben basieren dabei auf Messungen,
welche am Labor fiur Fahrwerk-/ Simulationstechnik der TH KdIn durchgeflhrt worden sind,
sowie Daten, welche dem MKS-Modell der am Forschungsprojekt beteiligten OEMs
entnommen wurden. Ausgehend von dem Gewicht des Referenzfahrzeugs my 4,4, werden die
Massen der elektrischen Aggregate hinzugefligt und die des Verbrenners abgezogen. Heraus
fallen somit die Masse des Antriebsstrangs des Verbrennungsmotors m;.; sowie des
Kraftstofftanks mg,.;. Demgegenuber kommen die Massen der E-Maschine mg,; sowie der
Batterie mp,, hinzu. Erstere wird dabei mithilfe von Daten aus [166] abgeschatzt. Gleichung
(4.2) fasst die Vorgehensweise vereinfachend zusammen:

Myqrp = Myara — Mice — Mryel + Memor + Mpat
4.2)
1712 kg = 1395 kg — 165 kg —31 kg + 98 kg + 415 kg

Mithilfe der Gleichung (4.2), der Tabelle A-1 und der Tabelle A-3 lassen sich folgende
Beobachtungen ableiten: Zum einen ergibt sich zwischen der Masse des Referenzfahrzeugs
und des aufgelasteten Ford Fiestas von Var. B eine Gesamtdifferenz von etwa 315 kg. Des
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Weiteren fallt auf, dass von diesen ca. 240 kg auf der Hinterachse lasten. Dies flihrt dazu,
dass die Fahrzeugvarianten mit den Ballastmassen etwa die Hinterachslasten eines
Kompaktwagens aufweisen (vgl. auch Abschnitt 4.2.1). Aulierdem besitzen sowohl Var. B als
auch Var. C eine Gewichtsverteilung von etwa 50/50. Daruber hinaus zeigen die
Fahrzeugvarianten mit Ballastmassen einen ca. 75-80 mm tiefer liegenden
Gesamtschwerpunkt. Wird nur die gefederte Masse betrachtet, liegt der Schwerpunkt sogar
etwa 90 mm niedriger. Weiterhin ist zwischen den Varianten B und C ein Gewichtsunterschied
von etwa 25 kg auszumachen. Dies liegt insbesondere in der héheren ungefederten Masse
der MLTA Dbegrindet, welche neben den Komponenten der herkédmmlichen
Verbundlenkerachse einen zusatzlichen Radtrdger und eine Langsstrebe aufweist (s.a.
Abbildung 4-3).

Abbildung 4-8: Im CAD-Modell positionierte und am Unterboden des Demonstratorfahrzeug
befestigte Ballastmassen; Foto CP Tech GmbH

Da die MLTA auch in einem Gesamtfahrzeugdemonstrator erprobt (s.a. Abbildung 4-1) werden
und dieser Demonstrator weiterhin auf dem Referenzfahrzeug basieren soll, sind am Lehrstuhl
fur Fahrzeugleichtbau in [171] Ballastmassen ausgelegt worden, welche am Unterboden des
Referenzfahrzeugs befestigt werden kdnnen. Diese spiegeln neben der Gewichtsverteilung
auch die Massentragheiten der in Tabelle A-1 und Tabelle A-3 gezeigten Fahrzeugvarianten
wider. Wie anhand von Abbildung 4-8 zu erkennen ist, wird die in Gleichung (4.2) errechnete
Zusatzmasse von 315 kg mithilfe von drei Stahlballastmassen nachgebildet. Zwei Massen &
135 kg sind dabei im hinteren Bereich des Unterbodens angebracht, wahrend eine dritte
Masse mit ca. 45 kg im Kofferraum befestigt wird. Damit die Stahl Ballastmassen nicht zu einer
erheblichen Steigerung der Karosseriesteifigkeit fuhren, sind die Massen Uber rechtwinklig
angeordnete Bleche an die Schweller geschweif3t.

4.3 Sicherheitskonzept

Wie bereits in Abschnitt 4.1 erwahnt, soll die neu entwickelte MLTA auch in das
Sicherheitskonzept integrierbar sein. Dies geschieht am Vorbild der umgedrehten
Verbundlenkerachse aus der Patentschrift CN0O00105365543A [10] (s.a. Abschnitt 3.6.2.3).
Ahnlich wie in der Referenz umgibt die Verbundlenkerstruktur den Bauraum der Batterie. Der
Quertrager der MLTA sowie ein zusatzlich eingebrachter Karosseriequertrager sollen dann
dazu genutzt werden, die Krafte bei einem Seitenaufprall auf die gegeniberliegende
Fahrzeugseite zu Ubertragen. Abbildung 4-9 stellt dies schematisch dar (blau). Der neu
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eingebrachte Quertrager dient gleichzeitig auch zur Versteifung der Fahrwerksanbindungen
(Lager U). Im Falle eines Heckaufpralls (orange) soll die Last Uber das hintere Crash-
Management System (CMS) auf die Fahrzeugseiten aufgeteilt werden. Durch die
Fahrwerkstrukturen in Form der Langslenker [; sollen dann die Rader an die Schweller geflhrt
und von diesen abgestitzt werden. Dies ist gangige Praxis, wie die Beispiele [141,172] zeigen.

Schweller—__ .

Heckaufprall

Quertréger hinten

Lastpfade (quer

Abbildung 4-9: Schematische Darstellung des Sicherheitskonzept beim Seiten- und
Heckaufprall

Gleichzeitig lasst sich anhand von Tabelle 4-2 auch erkennen, dass die mithilfe der MLTA
vergroRerte Batterie mit etwa 58 dm?® das Volumen der rekonstruierten Opel Ampera-e Batterie
mit etwa 60 dm? erreicht. Wie in Abbildung 4-9 gezeigt gelingt dies jedoch mit einer 100 mm
geringeren Breite des Energiespeichers. Dies ist insbesondere vor dem Hintergrund der
aufwendigen Energieabsorptionselemente in den Schwellerstrukturen (s.a. Abbildung 3-11)
interessant, da sich hier Einsparpotentiale ergeben kdnnten.



5 Analyse und Optimierung des Konzepts auf Achsebene

Nachdem in Abschnitt 4 die grundlegende kinematische Topologie des Mechanismus'
festgelegt wurde, werden im Folgenden verschiedene Ersatzsysteme zur Modellierung der
Kinematik vorgestellt. AnschlieBend koénnen die analytischen Modelle in einen
Optimierungsalgorithmus integriert werden, welcher unter Berucksichtigung einer zuvor
definierten Zielfunktion und der erforderlichen Randbedingungen dann die optimierten
Kinematikpunkte ausgibt. Zusammen mit dem zur Verfigung stehenden Bauraum werden
dazu auch die elementaren Anforderungen an die Elastokinematik aufgezeigt. Nach
erfolgreicher Optimierung der Kinematik koénnen dann die Federungs- und
Dampfungseigenschaften vorgestellt werden. AbschlieRend werden die sich ergebenden
elastokinematischen Eigenschaften der MLTA zusammengefasst. Es gilt zu bedenken, dass
vor allem die vorhergehenden Arbeitsschritte starke Wechselwirkungen zueinander haben und
sich daher stark gegenseitig bedingen, sodass diese Schritte im Entwicklungsprozess
mehrfach durchlaufen werden.

5.1 Kinematische Ersatzmodelle

Die kinematischen Ersatzmodelle bilden die Grundlage fir den Optimierungsalgorithmus der
Kinematik. Da diese mehrere tausendmal wahrend des Optimierungsprozesses aufgerufen
werden konnen, ist eine effiziente und weitgehend analytische Beschreibung der Kinematik
essenziell. Abbildung 5-1 zeigt die hier verwendete allgemeine Vorgehensweise zur
Bestimmung der Bahnkurven jedes Kinematikpunktes P;(t). Die Gesamtheit aller Hardpoints
wird in der Matrix P(t) zusammengefasst.

»

P(to) = [... Pi(to) ...]

A

Kinematik Modell:
a) Paralleler Radhub
b) Antimetrischer Radhub

vy, P(4;))

t]‘+1 = t] + At

4

P(tjq)

nein

P(tO =ts tend)

Abbildung 5-1: Ablaufplan zur Bestimmung der Achskinematik
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Es lasst sich erkennen, dass ausgehend von einem Startwert P;(t,) die Geschwindigkeit bzw.
die Verschiebung jenes Punktes v;(t;) zum aktuellen Zeitpunkt t; bestimmt wird. Mit dieser
Verschiebung kann schliel3lich die Position des Kinematikpunktes zum nachsten Zeitschritt
ti+1 = tj + At approximiert werden. Ist das Ende dieser Zeitschleife ¢, erreicht, liegen somit
fur die Gesamtheit der Hardpoints die Positionen zu jedem Zeitpunkt vor ( P(ty <t < teng) )-
Auffallig ist darUber hinaus, dass eine Fallunterscheidung vorliegt, bei welcher zwischen
parallelem und wechselseitigem (antimetrischem) Radhub unterschieden wird. Dies wird durch
die bei Halbstarrachsen notwendigen zwei Freiheitsgrade (Huben, Wanken) erforderlich (s.a.
Abschnitt 3.5 und Gleichung (4.1)).

Die geschilderte Vorgehensweise ist fir alle nachfolgend gezeigten kinematischen
Ersatzmodelle mafRRgeblich. Dies bedeutet gleichzeitig auch, dass die zentrale Aufgabe der
Ersatzmodelle darin liegt, die vorliegende Geschwindigkeit bzw. Verschiebung an jedem
Zeitpunkt zu bestimmen. Als erstes Ersatzmodell wird ein Mehrlenkeransatz vorgestellt, bei
dem der Mechanismus der MLTA an jedem Rad durch eine 5-Lenker Einzelradaufhangung
ersetzt wird. Diese Vorgehensweise zeichnet sich durch ihre einfache Handhabung, aber auch
bei hdheren Federwegen grofRer werdenden Abweichungen aus. Die beiden nachfolgenden
Anséatze basieren auf den Arbeiten von Schnelle in [173] sowie den Uberlegungen von
Matschinsky in [25]. Beide nahern die Elastizitaten des Verbundlenkers mittels starrer Korper
und Gelenke an. Mit diesen Ansatzen kann auch die Verbundlenkersubstruktur der MLTA
approximiert werden. Darauf aufbauend kann dann die Starrkdrperbewegung des gelenkig
gelagerten Radtragers bestimmt werden.

5.1.1 Mehrlenkeransatz

Wie oben bereits angedeutet, soll der momentan vorliegende Bewegungszustand der MLTA
an jeder der Fahrzeugseiten durch eine 5-Lenker Achse approximiert werden. Besonders
vorteilhaft ist, dass flr derartige Achssysteme in der Literatur einfach zu implementierende
Berechnungsansatze vorhanden sind (s.a. [25,26]). Damit dies gelingen kann, mussen fur die
vorliegende Halbstarrachse jedoch sinnvolle Ersatzlenker definiert werden kénnen, welche
eine indirekte Verbindung des Radtragers mit dem Aufbau sicherstellen. Mit der Langsstrebe
[, ergibt sich bei der MLTA direkt der erste Lenker. Dies bedeutet jedoch auch, dass sich die
Verbundlenkersubstruktur mit vier Ersatzlenkern nachbilden lasst und demnach auch vier
Freiheitsgrade der Radbewegung unterbinden muss. Wie eine derartige Approximation
aussehen kann, ist in Abbildung 5-2 dargestellt. In der oberen Halfte von Abbildung 5-2 ist
zunachst der Mehrlenkeransatz fir das parallele Einfedern gezeigt. Dazu wird zuerst das
Drehgelenk RU mithilfe von zwei einzelnen Kugelgelenken substituiert. AnschlieRend werden
diese jeweils abwechselnd mit den linken und rechten Aufbaulagern U verbunden. Jede
Verbundlenkerhalfte wird somit momentan Uber einen Trapezlenker nachgebildet. Die flr
Verbundlenkerachsen typische gleichseitige Schwenkbewegung um die durch die beiden
Aufbaulager verlaufende Achse, angedeutet mit apy,, liegt somit auch in der Approximation
vor (vgl. auch Abbildung 3-6 (unten) und Abbildung 4-2).

Analog dazu lasst sich auch das Ersatzmodell fur die wechselseitige Bewegung definieren.
Erneut zeichnet sich die Verbundlenkersubstruktur fir vier Freiheitsgrade des Rades
verantwortlich, was auch hier mithilfe der vier Ersatzlenker bzw. der Trapezlenkerstruktur
nachgebildet wird. Das radseitige Gelenk RU wird dazu durch zwei konzentrisch angeordnete
Kugelgelenke ersetzt. Abweichend zum Ersatzmodell der parallelen Radbewegung verlauft die
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Drehachse a,,r beim wechselseitigen Einfedern nun jedoch durch das dem jeweiligen Rad
zugewandte Aufbaulager (hier: U;) und dem Schubmittelpunkt SC des Quertragers.

Abbildung 5-2: Mehrlenkeransatz zur Beschreibung der MLTA-Kinematik fir das parallele
(oben) und wechselseitige Einfedern (unten)
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Dies entspricht einer Naherung der fir Verbundlenker typischen Drehachse infolge Wanken
(s.a. Abbildung 3-6 (unten)). Der approximierende Charakter dieses Mehrlenkeransatzes wird
bei wechselseitiger Federbewegung jedoch besonders deutlich, da die Lagerung am
Schubmittelpunkt SC als aufbaufest angenommen wird. Dies flhrt insbesondere bei groRer
werdenden Auslenkungen zu einer starkeren Abweichung gegenuber den nachfolgenden
kinematischen Ansatzen.

Wie bereits oben geschildert, zeichnet sich der Mehrlenkeransatz durch seine einfache
Handhabung aus. Die folgende Methode zur Berechnung der Radtragerbewegung basiert auf
den Arbeiten in [25,26]. Wie aus der technischen Mechanik bekannt, kdnnen die
Geschwindigkeiten an allen Punkten eines Radtragers K Uber die zunachst unbekannten
translatorischen vy und rotatorischen Geschwindigkeit Q, bestimmt werden. Als
Referenzpunkt fur diesen Geschwindigkeitszustand wird hier der Radmittelpunkt WC definiert.
Fur einen beliebigen Kinematikpunkt i eines Radtragers gilt somit:

vi=vgt+tQgXr; (5.1)

Dabei gibt r; den Abstand von der Radmitte zu dem jeweils betrachteten Kinematikpunkt i an.
In Abbildung 5-2 wird dies fiir beide Mechanismen am Beispiel des unteren Radtragergelenkes
RL visualisiert. Da dieses System sechs Unbekannte, drei translatorische und drei rotatorische
Vektoreintrage, aufweist, werden fur ihre Bestimmung zusatzliche Gleichungen
herangezogen. Diese ergeben sich durch die Ersatzlenker. Da alle Lenker aufbaufest
angebunden sind und somit keine translatorische Geschwindigkeit aufweisen, kann sich der
Radtrager nicht in Richtung der jeweiligen Lenker bewegen. Andernfalls lagen Elastizitaten in
den Lenkern bzw. Lageraugen vor. Dies fihrt flr einen beliebigen Lenkerpunkt i zur folgenden
Randbedingung [25,26]:

jei=0 (5.2)

Die Projektion des Geschwindigkeitsvektors am Punkt i auf den Einheitsvektor e; der
jeweiligen Lenkerrichtung muss entsprechend Null sein. Analog zu [25,26] dient die sechste
und somit letzte Randbedingung des Gleichungssystems als Antrieb des Mechanismus’. In
diesem Beispiel wird dieser mithilfe des Dampfers umgesetzt. Im Gegensatz zu den starren
Lenkern ist bei diesem eine Relativbewegung des unteren und oberen Teilstlicks zulassig. Die
Geschwindigkeit des unteren Dampferpunktes DL wird somit mittels Gleichung (5.3) definiert:

- Langeneinheit
=1—
VbpLEpL

(5.3)

Zeiteinheit

Der Radtrager soll sich also am unteren Dampferpunkt mit einer zuvor definierten
Einheitsgeschwindigkeit in Richtung der Dampferachse (ep;) bewegen. Die Zeiteinheit dieser
aufgepragten Geschwindigkeit stimmt mit der in Abbildung 5-1 gezeigten Schrittweite fur die
Integration (At) Uberein. Als Langeneinheit wird im Rahmen dieser Arbeit 1 mm angesetzt, der
Radhub wird dabei mit ausreichend genauer Auflésung abgebildet. Der hier beschriebene Fall,
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dass sich der Antrieb im Dampfer befindet, ist lediglich als einfache Veranschaulichung des
Ansatzes zu verstehen. Der tatsachliche Antrieb des Mechanismus‘ wird direkt an der
Radmitte platziert und weist in z-Richtung. Da die Kinematikpunkte des Dampfers spater auch
in den Optimierungsalgorithmus integriert werden, ergabe sich mit der hier gezeigten
Vorgehensweise eine ungunstige Abhangigkeit der Kinematik von einer moglichen
Optimierungsvariablen. Durch die im Allgemeinen unterschiedliche Ubersetzung des
Dampfers kdme es zu einer Abhangigkeit des Radhubs von der momentanen
Dampferibersetzung. Da sich wahrend des Optimierungsprozesses je nach
Eingangsparameter auch entartete Formen des Mechanismus’ einstellen kénnen, sind
unzulassige Ergebnisse, z.B. mit sehr kleinem oder grolem Radhub, zu erwarten. Fur eine
bessere Lesbarkeit wird im Folgenden dennoch die obenstehende Nomenklatur
aufrechterhalten.

Mit dem derart definierten Gleichungssatz ist das Gleichungssystem vollstandig definiert. Nach
dem Einsetzen von Gleichung (5.1) in die Gleichungen (5.2) und (5.3) sowie entsprechender
Umstellung nach den Unbekannten v x und Q x ergibt sich das lineare Gleichungssystem zu:

ers” (rre X €r1)"
T T 0
€ rui (Trui X €rui) 0
T T
€RuUo (Truo X €Ruo) EK] 0
Aoy v = . =, =D 5.4
w/o) = erui(p/o)  (Trui X €ruim/o)’ | Lk o - (5.4)
gRUo,(p/o)T (ERUO X gRUo,(p/o))T [(1)J
ep.” (rp, X epy)”

Dabei ist die Koeffizientenmatrix A,,,y von dem betrachteten Bewegungsfall abhangig.
Analog zu Abbildung 5-2 kennzeichnen die Indizes p und o, ob ein paralleles oder
wechselseitiges Einfedern vorliegt. Demzufolge andern sich die Eintrage in dem vierten und
funften Zeilenvektor der Matrix. In dem Ergebnisvektor b von Gleichung (5.4) spiegelt sich
daruber hinaus der Antrieb des Mechanismus’ wider.

Eine Besonderheit ergibt sich fur das gleichseitige Einfedern, wenn die Achse des
Drehgelenks RU parallel zur y;-Achse verlauft. In diesem Fall sind beide Achsen des
Ersatztrapezes gleich orientiert, da auch die Schwenkachse apy,+ stets in y-Richtung zeigt.
Dies fuhrt dazu, dass sich im Trapezlenker eine Redundanz einstellt, sodass sich der Rang
der Matrix A, auf flnf reduziert. Um dies zu umgehen, kann eine dem Trapezlenker
zugeordnete Zeile (2 < i < 5) mit dem folgenden Ausdruck ersetzt werden:

a’=[0 0 0 1 0 0] (5.5)

Mit diesem wird somit direkt die Drehung des Radtragers um die x;-Achse unterbunden.

Die Auflésung von Gleichung (5.4) nach den gesuchten Geschwindigkeiten des Radtragers
erlaubt unter Verwendung von Gleichung (5.1) schlieBlich die Bestimmung der
translatorischen Geschwindigkeiten aller radtragerfesten Kinematikpunkte.
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In den Randbedingungen des nachfolgenden Optimierungsprozesses (s.a. Abschnitt 5.2.2)
werden daruber hinaus auch Anforderungen an die sich ergebenden Winkel im Drehgelenk
RU sowie am Schubmittelpunkt SC integriert. Dazu muss, =zusatzlich zu der
Winkelgeschwindigkeit des Radtragers, auch die Rotation des Verbundlenkers bestimmt
werden. Abbildung 5-3 skizziert die Vorgehensweise fur beide Einfederungszustande am
Beispiel des linken Ersatzkorpers.

Yio ox; Vi :

Abbildung 5-3: Bestimmung der Winkelgeschwindigkeit der Verbundlenkersubstruktur

Wie sich erkennen lasst, ergibt sich die raumliche Winkelgeschwindigkeit Q, /0y aus dem
lotrechten Abstand von RU zur entsprechenden Drehachse (lg; ;) und der an demselben
Punkt berechneten translatorischen Geschwindigkeit:

Lrui X Vpy

Qp/o) = (5.6)

|£RU,J.|2

Der Winkelbedarf im Drehgelenk RU ergibt sich fur beide Bewegungszustdande aus der
Differenz der Winkelgeschwindigkeit des Radtragers und der Verbundlenkersubstruktur sowie
der in Abbildung 5-1 dargestellten, expliziten zeitlichen Integration. Der Torsionswinkel im
Quertrager infolge einer wechselseitigen Einfederung lasst sich aus der Projektion der
Winkelgeschwindigkeiten des linken und rechten Ersatzkorpers auf die y-Achse abschatzen.
Die Addition beider ist fur den Verdrehwinkel des Quertragers maf3geblich.

5.1.2 Ansatz mit Inline-Gelenken

Wie bereits im Abschnitt 5.1 erwahnt, basiert die hier vorgestellte kinematische Modellierung
der Verbundlenkersubstruktur auf den Arbeiten von Schnelle in [173]. Abweichend zu dem
Ersatzmodell der Verbundlenkerachse aus Abbildung 3-6 (unten), schlagt Schnelle eine
Lagerung der Ersatzkdrper gegenuber dem Aufbau mittels Kugelgelenken mit je einem
Freiheitsgrad in y-Richtung vor. Diese Art der Loslagerung wird im Folgenden als Inline-Gelenk
bezeichnet. Wahrend also in dem Ansatz aus Abbildung 3-6 (unten) und [25] der
Langenausgleich ohne physikalische Grundlage zwischen den Verbundlenkerhalften
stattfindet, wird dieser hier tber die Aufbaulager sichergestellt. Diese Modellierung ist naher
an der Realitat, da die Kugelgelenke im realen Anwendungsfall in der Regel durch Gummilager
ersetzt werden. Gleichzeitig fuhrt die Lagerung mit zwei Inline-Gelenken zu einer
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symmetrischen Bewegung, was z.B. bei einer Fest-Los Lagerung nur mit einer
Fallunterscheidung umzusetzen ware. Um eine globale Verschiebung des Achskoérpers in
lateraler Richtung zu vermeiden, wird der Verbundlenker am Schubmittelpunkt mithilfe eines
Inplane-Gelenks gegeniber dem Aufbau gelagert. Unter Letzterem wird im Folgenden ein
losgelagertes Kugelgelenk verstanden, welches sowohl in x- als auch in z-Richtung einen
translatorischen Freiheitsgrad aufweist. Diese Art der Aufhangung entbehrt sich insofern der
realen Umsetzung, als dass nun samtliche Querkrafte Uber den SC auf den Aufbau Ubertragen
werden. Dies ist fur die Integration in den Optimierungsalgorithmus jedoch unkritisch, da keine
Schnittkrafte in die Berechnung miteinflielen sollen. Wie ein derartig gelagerter
Verbundersatzkdrper im Kontext des MLTA-Gesamtkonzepts aussieht, wird in Abbildung 5-4
dargestellt. Im direkten Vergleich zu Abbildung 4-3 lassen sich klar die Unterschiede an den
Aufbaulagern und dem Gelenk am Schubmittelpunkt SC ausmachen.

Inline-Gelenk, U

Dreh- und Inplane-
Gelenk, SC

Ersatzkorper,

DCrehgelenk,
RU

Radmitte,
WcC

Kugelgelenk,
RL

Langsstrebe, [,

Abbildung 5-4: Gelenkkonzept der MLTA unter Verwendung von Inline-Gelenken als
Aufbaulager und eines kombinierten Dreh- und Inplane-Gelenks am Schubmittelpunkt

Annlich wie zuvor ist auch hier der vollstéandige Geschwindigkeitszustand zu bestimmen. Die
Verbundlenkersubstruktur wird dabei, dem Ansatz von Schnelle in [173] folgend, berechnet.
Dazu soll zunachst der Verbundkdrper isoliert von dem Fahrzeugaufbau und den Radtragern
betrachtet werden. Durch diesen Freischnitt wird die kinematische Schleife in eine offene
Baumstruktur umgewandelt, welche im spateren Verlauf der Berechnung Uber eine zusatzlich
zu definierende Randbedingung wieder geschlossen werden muss (s.a. Abschnitt 2.6). Das
isolierte System wird in Abbildung 5-5 (oben) dargestellt. Analog zu [173] wird fur den linken
und den rechten Ersatzkorper jeweils im Schnittpunkt (Q) der Quertragerdrehachse mit der
zugehorigen Langslenkerachse ein lokales Referenzkoordinatensystem R eingefihrt. In
Abbildung 5-5 (oben) ist dieses am Beispiel fur den linken Ersatzkdrper eingezeichnet. Dieses
ist derart orientiert, dass die y,-Achse entlang des Quertragers zeigt und dementsprechend
mit der Achse des Drehgelenks ubereinstimmt. Die xz-Achse weist hier nach hinten und zeigt
in Seitenansicht auf das hintere Aufbaulager U;,.. Die zz-Achse ergibt sich schlieBlich aus dem
Kreuzprodukt der vorangegangenen Achsen. Dieses Koordinatensystem eignet sich
besonders, um die Starrkérperbewegung einer Verbundlenkerhalfte vollstandig abzubilden.
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P

Yr X|

Abbildung 5-5: Schematische Darstellungen zur sukzessiven Berechnung des vollstandigen
Geschwindigkeitszustandes der MLTA
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Uber simple Addition von dem Torsionswinkel 7 ergibt sich schlieBlich der Bewegungszustand
der gegenlberliegenden tordierten Seite. Die flr die Definition des lokalen
Koordinatensystems mafRgeblichen Punkte Q und U, sind, z.B. Uber den lotrechten Abstand
zur Drehachse (vgl. auch Abbildung 5-3), auch im Referenzkoordinatensystem bestimmbar.
Zusammen mit ihren Koordinaten im Inertialsystem und der oben beschriebenen
Bildungsvorschrift der xz-yz-zz-Vektorbasis, lasst sich die Transformationsmatrix T,y ableiten.
Mit dieser wird der Bewegungszustand von dem lokalen Koordinatensystem (R) in das
Inertialsystem (I) Ubertragen. Die Winkelgeschwindigkeit, mit der eine Verbundlenkerhalfte
verdreht wird, lasst sich somit ausdrucken als:

Iile/ri = Cle/ri T TIRRXR (5.7)

Dabei fungiert 7 in diesem Ansatz als Antrieb des Mechanismus’, welcher mithilfe der
Konstanten c,.,; jeweils die Verdrehrichtung der linken und rechten Verbundlenkerhalfte
definiert. Die Konstanten fir die linke und rechte Seite kbnnen dabei unabhangig voneinander
die Werte 0 (keine Bewegung), 1 (Ausfederung) und -1 (Einfederung) annehmen. Aus diesem
Grund kénnen c;, und c,; als Freiheitsgrade des Mechanismus’ interpretiert werden. Im
Folgenden soll das in Abbildung 5-5 dargestellte Beispiel betrachtet werden. In diesem steht
die linke Halfte still (c;,, = 0), wahrend die rechte ausfedert (c,; = 1). Zusatzlich werden alle
nachfolgenden Vektoren im Inertialsystem ausgedriickt, weshalb der Index I im Weiteren
vernachlassigt wird. Gemafy Abbildung 5-5 (Mitte) ergibt sich mit der als Antrieb definierten
Winkelgeschwindigkeit, die Geschwindigkeit am rechten Aufbaulager U,; fur das isolierte
System zu [173]:

Vyri= Tri X Uri (5.8)

Anhand von Abbildung 5-5 (Mitte) wird auch die Notwendigkeit des lateralen Langenausgleichs
im kinematischen Ersatzmodell ersichtlich. Es lasst sich erkennen, dass der Abstand der
Aufbaulager | r;,-| im tordierten Zustand gegenuber der Ausgangslage angewachsen ist. Um
diesen zu quantifizieren, kann die Lagergeschwindigkeit auf die gemeinsame Achse der
Aufbaulager projiziert werden. In Gleichung (5.9) wird der achsparallele Anteil dieser
Geschwindigkeit bestimmt [173]:

. .
i = (Vi &r)er = duri eir (5.9)

Dabei gibt dy,; den Betrag der Verschiebung an, welche von dem rechten Aufbaulager
wahrend der Verdrehung aufgebracht werden muss. Um die oben angesprochene offene
kinematische Schleife wieder zu schlief3en, fihrt Schnelle in [173] die Winkelgeschwindigkeit
w g €in, um welche der tordierte Ersatzkorper wieder derart zurlickgedreht wird, dass die
Aufbaulager im Gesamtfahrzeug wieder auf ihrer urspriinglichen Verbindungsachse zu liegen
kommen. Dies hat zur Folge, dass der Anteil von v ,; orthogonal zur Lagerachse in Folge
der Drehung wp,; wieder verschwinden muss. Die SchlieBbedingung und die damit
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einhergende Winkelgeschwindigkeit w ,; werden anhand von Gleichung (5.10) bestimmt zu
[173]:

0= VyriL —WRyri Xy = (EU,ri —Vuyri, II) —WpRri XTIy

(5.10)
T X Wy~ Vuri )
Wpri = 2
|£lr|

Da sich Gleichung (5.10) fur beide Verbundlenkerhalften analog aufstellen Iasst, ergibt sich flr
einen allgemeinen Bewegungszustand der Winkelgeschwindigkeitsvektor fur das
ZurUckdrehen des isolierten Ersatzkorpers zu:

Wp=WgletWpri (5.11)

Mit vy, ist somit eine translatorische Referenzgeschwindigkeit bestimmbar und mit der
Aneinanderreihung der Drehbewegungen, also der Torsion des Quertragers und der Drehung
um die Aufbaulager, ergibt sich der rotatorische Geschwindigkeitszustand des Starrkdrpers.
Damit ist der Bewegungszustand der Verbundlenkersubstruktur vollstandig bestimmt. Zum
Beispiel folgt fur die Geschwindigkeit am rechten Drehgelenk RU:

Veuri = @i =W)X (RUy —Ur)) +Vyri ) = Qi X RUp —Ur) + 0y (5.12)

Dabei gibt Q,; die Uberlagerte Drehbewegung des Ersatzkérpers an. Da sich von dieser nur
die Anteile, welche senkrecht zur Achse des Drehgelenks RU weisen, auch auf den Radtrager
ubertragen, werden im Folgenden die parallelen (Q,;,) und orthogonalen Anteile (Q,; )
bestimmt. In Abbildung 5-5 (unten) wird dazu die Projektion der Uberlagerten
Winkelgeschwindigkeit auf die Achse des Drehgelenks ey ,; dargestellt. Die orthogonalen
Anteile ergeben sich schlieRlich aus der Differenz zum Gesamtvektor:

— T
QTi,II - (Q ri ERU,ri) €RUTI

(5.13)

Um schlieBlich den Bewegungszustand des Radtragers K in Ganze zu bestimmen, fehlt
lediglich der noch unbekannte rotatorische Anteil um die Drehachse des Gelenks selbst.
Dieser wird mit w g ,; abgekirzt. Um diesen zu bestimmen, wird auf die aus Abschnitt 5.1.1
und Gleichung (5.2) bekannte Randbedingung zurlickgegriffen, dass keine Bewegung des
Radtragers in Richtung der Achse der Langsstrebe (eg;) auftreten kann. Auch dieses
Vorgehen kann als Schlieen der offenen kinematischen Baumstruktur interpretiert werden.
Das Umstellen nach der Unbekannten ergibt schlieflich:
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Ve =Vruri + (@rupri + Qri1) X Trure

vl e, =0
—RL =RL (5.14)

€RrL " VRuri — €RL TRURL X Qi1

w Ruri —

€RrL"YRURL X €RUri

Damit ist auch der Bewegungszustand des Radtragers vollstandig bestimmt. Werden die
Rotationen des Radtragers in Qx zusammengefasst, ergibt sich fur die translatorische
Geschwindigkeit an der Radmitte des rechten Rades:

Viri = Vrugri T Qkri XTrRuwe (5.15)

Wird diese auch als translatorische Referenzgeschwindigkeit ausgewahlt, ergibt sich die zu
Gleichung (5.1) analoge Bestimmungsgleichung aller radtragerseitigen Geschwindigkeiten.
Fir alle relevanten Punkte und Starrkérper konnen somit die Geschwindigkeiten und
Rotationen des aktuellen Zustands bestimmt werden, sodass sich eine Approximation der
Positionen im nachsten Zeitschritt ableiten Iasst (s.a. Abbildung 5-1).

5.1.3 Ansatz mit Drehschubgelenk

Da der Ansatz mit Drehschubgelenk am Schubmittelpunkt SC in der Literatur verbreitet ist (z.B.
[25]) und in der vorliegenden Arbeit u.a. zur Definition der Freiheitsgrade des Mechanismus'
der MLTA verwendet wurde (s.a. Abbildung 4-3), wird dessen Kinematik zur Vollstandigkeit
ebenfalls mit aufgeschlisselt. Wie bereits oben angesprochen, basiert auch hier die
Modellierung der Kinematik der Verbundlenkersubstruktur auf den Arbeiten von Schnelle in
[173]. Die Ansatze mit Inline- und Drehschubgelenk unterscheiden sich dabei lediglich in der
Umsetzung des lateralen Langenausgleichs zwischen den beiden Verbundlenkerhalften.

Abbildung 5-6: Schematische Darstellung des Langenausgleichs am isolierten
Verbundlenker mit Drehschubgelenk am SC
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Ahnlich wie in Abschnitt 5.1.2 werden auch hier die starren Ersatzkérper von dem Aufbau
freigeschnitten und das lokale Referenzkoordinatensystem R eingefuhrt. Abbildung 5-6 zeigt
den derartigen Ersatzkdrper sowie den torsionalen (7,;) und translatorischen Freiheitsgrad
(vsc,ri) des rechten Verbundlenkers. Wahrend die Torsion erneut als Antrieb fungiert, muss
der Langenausgleich aus weiteren Randbedingungen ermittelt werden. Wird erneut die
Geschwindigkeit des rechten Aufbaulagers betrachtet, ergibt sich nun:

Vyri= Tyi X Uy + Vscri

(5.16)

Mit: v scri = dscri® Yr

Wie sich im Vergleich zu Gleichung (5.8) erkennen lasst, muss hier nun auch die
translatorische Geschwindigkeit berticksichtigt werden. Als Unbekannte verbleibt weiterhin der
Betrag des erforderlichen Langenausgleichs dSC,n-. Da sich in dem vorliegenden Ansatz der
Abstand der Aufbaulager nicht vergroBern darf, gilt fir die Projektion auf die
Verbindungsachse der beiden Lager ey,

T — o7 [+ J . =
Yyriir = Eir (Zri X Qr,i + dSc,ri XR) =0

(5.17)

T .
d eir @ri X Uypy)
Scri — T

T
glr XR

Mit dieser Vorgehensweise ist die Geschwindigkeit am Aufbaulager vollstandig bestimmt,
sodass ab hier die Ansatze mit Inline- und mit Drehschubgelenk in der gleichen Art und Weise
beschrieben werden kénnen.

5.1.4 Vergleich der Ansitze

An dieser Stelle sollen die verschiedenen kinematischen Ersatzmodelle gegenubergestellt
werden. Die fur den Vergleich verwendeten Koordinaten der Kinematikpunkte sind in Tabelle
A-4 des Anhangs aufgelistet. Als zu vergleichende Achs-Charakteristika werden in Abbildung
5-7 der Verlauf der y-Koordinate der Radmitte, der Spurwinkel und der Spurwinkelgradient
uber dem Radhub des linken Rades bei wechselseitiger Federung ausgedrickt. Somit gehen
neben der sensitivsten Bewegungsrichtung des Rades auch die Drehungen des Radtragers in
den Vergleich mit ein. Bei gleichseitiger Federung lassen sich zwischen den Ansatzen keine
Unterschiede feststellen.

Wie zu Beginn von Abschnitt 5.1 angesprochen, stellen sich aufgrund der beim
Mehrlenkeransatz aufbaufesten Schubmittelpunkte SC bei gréRer werdendem Radhub
starkere Abweichungen ein. In Abbildung 5-7 wird dies z.B. anhand der y-Koordinate der
Radmitte und des Spurwinkelverlaufs sichtbar.
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Insbesondere bei Betrachtung des Spurwinkelgradienten (Wanklenken), sticht heraus, dass
der Ansatz mit funf Ersatzlenkern nur in der Konstruktionslage exakt mit den
Vergleichspartnern Ubereinstimmt. Bei den gewahlten Kinematikpunkten kann fir den
Mehrlenkeransatz bis etwa +- 25 mm eine ausreichende Genauigkeit festgestellt werden. Da
die Kinematikpunkte im Rahmen des Optimierungsprozess' jedoch auch gréRere
Veranderungen erfahren kénnen, wird dieser Arbeitsbereich als zu klein eingeordnet.

Aus den genannten Grinden wird sich fir die nachstehende Optimierung dazu entschieden,
auf einen Ansatz mit aufwendig modellierter Verbundlenkersubstruktur zurickzugreifen.
Zwischen diesen lassen sich bei Betrachtung der Winkelverhaltnisse am Radtrager keine
Unterschiede feststellen, dies liegt darin begrindet, dass beide die gleiche Berechnung
verfolgen. Lediglich bei der Radbewegung lassen sich kleinere Differenzen bei grofieren
Huben beobachten. Da in der folgenden Optimierung der Kinematik keine Schnittkrafte
betrachtet werden und der laterale Langenausgleich Uber die Aufbaulager als realistischer
eingeschatzt wird (s.a. Abschnitt 5.1.2), wird fir den Optimierungsalgorithmus auf den Ansatz
mit Inline-Gelenken zurickgegriffen.

5.2 Optimierung der Kinematik

Da Optimierung der Kinematik bedingt, dass die Gesamtheit der Kinematikpunkte in der
Konstruktionslage ((P(t,)) als Optimierungsvariablen fungieren, gilt in Anlehnung an
Gleichung (2.43) somit das folgende Optimierungsproblem:

Popt =min { f(P(ty)) | (P(ty) € G }
(5.18)
mit: G ={(P(to)l g(P(t)) < 0,h(P(to) = 0}

Zu definieren sind demnach noch die Zielfunktion f(P(t,)) zur Bewertung eines
Kinematikpunkt-Satzes sowie die Funktionen zur Definition der Gleichheits- ( h(P(t,)) und
Ungleichheitsrandbedingungen (Q(P(to)). Dazu wird im weiteren Verlauf auf die in Abschnitt

5.1 eingefiihrten kinematischen Ersatzmodelle zur Ermittlung des Bewegungszustand der
MLTA zuruckgegriffen. Abbildung 5-8 zeigt, wie diese in den Ablaufplan der Optimierung
integriert werden. Nachdem die Kinematikpunkte zu jedem Zeitpunkt bestimmt worden sind
P(ty <t <t.ng), kbnnen diese an die Ziel- und Randbedingungsfunktionen Ubergeben
werden, sodass die Bewertung durchgeflhrt bzw. die Einhaltung der Limitierungen abgetestet
werden kann. Liegen diese innerhalb einer vom Nutzer definierten Toleranz, liegt fur das
aktuelle Hardpoint-Set ein lokales Optimum vor. Sind die Randbedingungen nicht erfullt, wird
mithilfe des SQP-Verfahrens eine Anderung an den Kinematikpunkten (AP) vorgenommen.
Wie auch in Abschnitt 2.5.1 beschrieben, wird dazu die sogenannte ,fmincon“-Funktion aus
der kommerziellen Software MATLAB eingesetzt (s.a. [83]).

Soliten weder die Anderungen der Hardpoints noch die Anderungsrate der Zielfunktion eine
minimale Toleranz unterschreiten, werden die Ausgangspositionen der Kinematikpunkte
(P(ty) Uberschrieben und die Berechnungsschleife beginnt von vorn. Sollte die Toleranz
hingegen doch unterschritten werden, wird der Algorithmus ohne Konvergenz abgebrochen.
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Da die SQP-Optimierung auf dem Newton-Verfahren basiert, verhalt sich der
Optimierungsprozess deterministisch. Aus diesem Grund wird die lokale Optimierung der
Kinematikpunkte durch ,fmincon® noch mit einem globalen ,MulitStart“-Algorithmus verknupft.
Dieser ist ebenfalls in der kommerziellen Software Matlab vorhanden (s.a. [86]) und erzeugt
Uber dem gesamten Gebiet eine zuvor festgelegte Anzahl an zufallig verteilten Hardpoint-Sets
Pinitial(to), @an welchen dann die SQP-Optimierung gestartet werden kann. Alternativ kbnnen
die zufalligen Startwerte auch mit benutzerdefinierten Kinematikpunkt-Satzen erganzt werden,
welche z.B. aus vorangegangenen Optimierungen stammen (s.a. Abschnitt 2.5.2).

Im Folgenden soll der Fokus primar auf die Definition der Zielfunktion und den
Randbedingungen gelegt werden. Beide beinhalten dabei sowohl allgemeine Charakteristika
wie sie auch bei herkdmmlichen Radaufhangungen definiert werden kénnen (s.a. Abschnitt
2.2) als auch Charakteristika die speziell bei der MLTA auftreten.

5.2.1 Definition der Zielfunktion

In der Zielfunktion f(P(ty)) soll eine Bewertung des aktuellen Zustands erfolgen. Dazu wird
eine Auswahl an Achscharakteristiken mit zuvor definierten Zielwerten verglichen. Diese
stellen anspruchsvolle Achseigenschaften dar, welche in der Regel im Widerspruch
zueinander und zu den vorliegenden Randbedingungen liegen. Um eine mehrdimensionale
Optimierung zu vermeiden, kann, ahnlich wie in [164] beschrieben, eine Normierung der Ist-
auf die Zielwerte vorgenommen werden, welche anschlielend Uber Gewichtungsfaktoren zu
einem Gesamtfehler e;,;,; aufsummiert werden. Die Gewichtungsfaktoren w; kénnen dabei fir
jedes Kriterium separat festgelegt werden und dienen zur Priorisierung der individuellen Achs-
Charakteristika. Das Ziel der Optimierung ist es schlie3lich, den Gesamtfehler zu minimieren.
Gleichung (5.19) zeigt das Vorgehen am Beispiel des Fehlers e, s oy r flr den wechselseitigen
Spurgradienten (06 /0sw ¢ zowr):

a(S‘/aSWC,Z,OWT,desired - a6/aSWC,z,OWT,actual .

enrs,owr = Was owr

aé‘/aSWC,z,OWT,desired

(5.19)

Z

FP(t0)) = etorar = ) e

i

Dabei stellt Z die Gesamtheit der betrachteten Zielwerte dar. Weiterhin gilt es, darauf
hinzuweisen, dass die Fehler einzelner Kriterien nicht kleiner als Null werden kbnnen, sodass
eine Uberkompensation durch Ubererfillung einzelner Zielwerte vermieden wird. Wird die
Summe der einzelnen Gewichtungsfaktoren auf 100 % festgesetzt, kann mit Gleichung (5.20)
der Grad der Zielerfullung angegeben werden:

Zielerfullung = 1 — esota (5.20)
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In Tabelle 5-1 werden eine Ubersicht der fir die MLTA verwendeten Zielcharakteristika sowie
die dazugehorigen Gewichtungsfaktoren gegenubergestellt. Es Iasst sich erkennen, dass
diese in die Kategorien paralleler und wechselseitiger Radhub sowie Elastizitaten eingruppiert
werden. Die drei Kategorien beinhalten neben typischen Achseigenschaften (s.a. Abschnitt
2.2) auch Zielwerte, die speziell bei dem MLTA-Mechanismus erforderlich werden.

Paralleler Radhub Zielwert Gewichtung
Bremsabstitzung 0.75 N/N 20 %
Schragfederung 160 mm/m 10 %
IC Parallel 70 mm 10 %
Dampferubersetzung 1 0
Anderungsrate 0 0
Dampferlbersetzung
Federlbersetzung 1 0
Spurgradient 0.8 °/m 0
Sturzgradient -0.8 °/m 0
> Parallel 40 %
Wechselseitiger Radhub
Spurgradient 8 °/m 20 %
Sturzgradient -42 °/m 20 %
> Rollen 40 %

Elastizitaten

Sturznachgiebigkeit @ RU 35 % der Referenz 20 %
SC,-Koordinate 505 mm 0

> Elastizitaten 20 %

> Gesamt 100 %

Tabelle 5-1: Ubersicht der verwendeten Zielwerte und Gewichtungsfaktoren fiir die
Optimierung der MLTA-Kinematik

Hinsichtlich der Zielwerte des parallelen Radhubs ist es das erklarte Ziel, mit der MLTA ein
ahnliches Nickverhalten wie bei Ublichen Verbundlenkerachsen zu erreichen (s.a. Abschnitt
1.1 und 4). Um dies sicherzustellen, ist eine positive Bremsabstitzung erforderlich, was
gemalf Abbildung 2-3 an der Hinterachse durch die Lage des Langspols (/C) vor der Radmitte
gewahrleistet ist. Als akzeptabler Wertebereich wird gemafl den Angaben in Abschnitt 2.2.1
ein Intervall von 25-80 % angestrebt, wobei der gewtiinschte Zielwert der Optimierung bei 75%
liegt. Dies soll sicherstellen, dass auch bei von der Designlage abweichenden
Beladungszustanden eine positive Bremsabstitzung vorliegt und gleichzeitig eine
Uberkompensation (g, > &;4,) vermieden wird. Neben der Bremsabstiitzung wird auch die
Schragfederung k, durch die Lage des IC beeinflusst. Da bei der MLTA der IC durch den
virtuellen Schnittpunkt der beiden Langslenkerverlangerungen (I, und [,) erzeugt wird, kann
die IC-Position durch die weitgehend freie Anstellung der Lenker festgelegt werden (s.a.
Abbildung 5-9). Dies ermdglicht, im Gegensatz zur herkdmmlichen, aber auch zur
umgedrehten Verbundlenkerachse (s.a. Abbildung 2-3 und Abbildung 3-16), eine positive
Schragfederung ohne aufwendige Anpassung der Karosseriestrukturen. Als Zielwert werden
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hier 160 mm/m ausgewahlt, da mit diesem kinematischen Kennwert auch Defizite in der
Langselastizitat kompensiert werden sollen (s.a. Abschnitte 5.4 und 6.2.4).
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Abbildung 5-9: Schematische Darstellung der kinematischen Eigenschaften der MLTA in
Langsrichtung und Verlauf der IC, — Koordinate Uber den Radhub

Da sich der Langspol im virtuellen Schnittpunkt der Lenkerverlangerungen befindet, kann sich
dessen Lage Uber den Radhub stark verandern. In Abhangigkeit von dem Hardpoint-Set kann
sich auch ein Umschwingen des Langspols hinter die Radmitte einstellen. Um dessen
Haufigkeit unter realen Fahrbedingungen zu minimieren, sollte dieser Umschwungpunkt erst
bei mdglichst hohen Radhiben eintreten. Insbesondere ist ein Umschwingen infolge einer
einfachen Beladungsanderung zu vermeiden, da sonst womoglich ein fur den Fahrenden
unvorhergesehenes, starkes Bremsnicken eintreten kann, sobald die Zuladung geandert wird.
Abbildung 5-9 (unten) zeigt den Verlauf der IC,-Koordinate Uber dem Radhub. Nachdem die
Parallelstellung der Langslenker Uberschritten wird (hier bei ca. 60 mm), kommt der Langspol
hinter der Radmitte zu liegen. Fur die Parallelstellung der Lenker (IC Parallel) wird fir die
Optimierung ein Zielwert von 70 mm angesetzt.

Weiterhin lasst sich an den Gewichtungsfaktoren von Tabelle 5-1 erkennen, dass die Feder-
und Dampferubersetzungen ungewichtet sind. Dies liegt darin begriindet, dass ihre Positionen
im MLTA-Prototypen nicht optimiert werden und die Feder- und Dampferpunkte erst im
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vorhandenen Bauraum positioniert werden sollen (s.a. Abschnitt 5.3), nachdem die
radfuhrenden Kinematikpunkte definiert sind.

Darlber hinaus flielen auch die gleichseitigen Spur- und Sturzgradienten nicht mit in die
Optimierung ein, da sich diese bei idealer Kinematik und y-paralleler Drehachse von RU nicht
Uber dem Radhub andern, bzw. sich ihre Anderung lediglich aus den statischen Spur- und
Sturzwinkeln ergibt. Fir die wechselseitigen Spur- und Sturzgradienten liegen die
entsprechenden Referenzwerte von herkdmmlichen Verbundlenkerachsen zu Grunde (vgl.
[36]). Zusatzlich sind in den hier angegebenen Zielwerten noch statische Offsets hinterlegt,
welche eine Abnahme der Zielwerte unter Berlcksichtigung der Achselastizitaten
miteinbezieht.

In den Zielwerten bzgl. der Elastizitit werden zum einen die Sturznachgiebigkeit am
Drehgelenk RU Uber einen einfachen Freischnitt abgeschatzt und zum anderen die z-
Koordinate vom Schubmittelpunkt SC berucksichtigt, welche einen zu groRen Hebelarm
zwischen dem Radaufstandspunkt WP und dem Quertrdger vermeiden soll. Weitere
Information zu den elastokinematischen Eigenschaften der MLTA werden in Abschnitt 5.2.2.2
zusammengefasst.

5.2.2 Randbedingungen

Mithilfe der Randbedingungen sollen im vorliegenden Fall unzuldssige Positionen und
Eigenschaften des Mechanismus’ identifiziert und vermieden werden. Sie kénnen daher als
notwendige Sollwerte fur den Mechanismus interpretiert werden. Die Randbedingungen
kdénnen sich dabei sowohl auf die Ausgangsposition, wie z.B. die Lage der Kinematikpunkte,
als auch auf den Bewegungsablauf, z.B. auf einen maximal zuldssigen Winkel, beziehen. Wie
sich auch anhand von Abbildung 5-8 erkennen lasst, werden im Folgenden Sollwerte
hinsichtlich des Bauraums, der Elastokinematik und der Kinematik definiert. Die verschiedenen
Eigenschaften des Mechanismus' werden somit auf die gleiche Weise im Algorithmus
abgeprift. Dies fuhrt dazu, dass z.B. ein Unterschreiten des minimalen Rollsteuergradienten
genauso stark priorisiert wird wie eine Kollision im Bauraum. Im Folgenden werden die hier
verwendeten Randbedingungen entsprechend ihrer Kategorien vorgestellt.

5.2.21 Bauraum

Bezuglich der Bauraumrandbedingungen werden fir die einzelnen Kinematikpunkte zunachst
grundlegende Quader-Volumina im Hinterwagen des Demonstratorfahrzeugs definiert. lhre
GroRen werden individuell festgelegt und sind in Abbildung 5-10 (oben) visualisiert bzw. in
Tabelle A-5 im Anhang zusammengefasst. Es lasst sich erkennen, dass im Prototypen sowohl
die Hinterwagenstrukturen als auch die Kraftstoffleitungen beriicksichtigt werden missen. Die
Quader selbst kdnnen dabei auch entartete Formen annehmen. So ist fur die Position des
Schubmittelpunkts SC, lediglich eine Position auf der Fahrzeuglangsachse mdglich, weshalb
dessen Position lediglich auf der y-z-Ebene liegen kann (s.a. Abbildung 5-10 (oben)). Ein
ahnliches Beispiel lasst sich auch an der Radmitte WC finden, bei welchem davon
ausgegangen wird, dass eine Spurweitenanderung von +10 mm zulassig ist. Da die x-z-Koor-
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Abbildung 5-10: Ubersicht der Bauraumrandbedingungen. Oben: Darstellung der

grundlegenden Quaderbaurdume; Unten: Auswahl an lokalen Randbedingungen zur
Definition des Bauraums an RU und U
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dinaten des Radmittelpunkts nicht angepasst werden, entartet das allgemeine Quader-
Volumen in diesem Fall zu einer Linie in y-Richtung. Ein weiteres Beispiel stellen die
Federkoordinaten dar, bei welchen das Quadervolumen auf einen Punkt reduziert wird, sodass
ihre Optimierung unterbunden wird (s.a. Abschnitt 5.3).

Da die Quaderformen die Geometrie der Karosserie bzw. des Radflansches nur mit gro3en
Ungenauigkeiten annahern kénnen und die Umgebung auch teilweise durchdringen werden,
diese Volumina mithilfe von zusatzlichen lokalen Randbedingungen erganzt. Dabei handelt es
sich meist um einfache Regelgeometrien, welche sich z.B. Uber Kreisgleichungen oder
Polynom-Ansatze beschreiben lassen. Abbildung 5-10 (unten) zeigt dazu, am Beispiel der
Approximation der Radlagerkontur mittels eines Kreisbogens, die zulassigen Positionen des
Lagermittelpunkts Drehgelenk RU in Seitenansicht. Die Position des Lagermittelpunkts wird
demnach Uber die Abmessungen des Quaders sowie des Kreisausschnitts bestimmt. An RU
ergeben sich daruber hinaus noch weitere lokale Randbedingungen. So gibt eine von diesen
einen Maximalwert fir die y-Bahnkurve des inneren Gelenkpunkts vor. Auf diese Weise soll
eine Kollision mit dem Radhaus vermieden werden. Des Weiteren wird ein minimal bendtigter
lateraler Abstand von RU gegeniiber der Radmitte vorgegeben, welcher einen ausreichend
grolien Bauraum zur Befestigung der Bremse und des Radlagers sicherstellen soll. Am
unteren Radtragergelenk RL kommt ebenfalls eine Kreisgleichung als lokale Randbedingung
zum Einsatz. So wird hier vorausgesetzt, dass sich der Punkt RL in der Seitenansicht innerhalb
der Felge befinden muss.

Polynom-Funktionen kommen hingegen an den Aufbaulagern U und L zum Einsatz. Abbildung
5-10 (unten) zeigt, dass sich am hinteren Aufbaulager U ein zuldssiger Bereich fir die
Positionierung des Lagermittelpunkts aus der Definition zweier Polynome vierten Grades
ergibt. Auf diese Weise soll eine unmittelbare Anbindung an den hinteren Karosserie-
langstrager sichergestellt und gréRere Hebelverhaltnisse vermieden werden. Gleichzeitig
ermdglicht die Polynomform eine Positionierung des Lagermittelpunkts unterhalb oder seitlich
neben dem Langstrager. Der vordere Lagerpunkt L hingegen wird Uber eine Geradengleichung
festgelegt, welche der Formgebung unterhalb des Langstragers folgt. Auch hier soll eine steife
Anbindung des Lagerpunktes an der Karosserie sichergestellt sein.

Tabelle 5-2 fasst alle hier verwendeten Bauraumrandbedingungen zusammen und stellt diese
mit den weiteren Nebenbedingungen gegeniber.

5.2.2.2 Elastokinematik

Da sich die Berechnungsansatze aus Abschnitt 5.1 auf die idealisierte Kinematik der MLTA
beziehen, werden zur Definition der elastischen Randbedingungen weiterfUhrende Modelle
eingefihrt. Je nach Anwendungsfall werden diese in der Mehrkdrpersimulationsumgebung
ADAMS/Car oder dem FE-Programm ABAQUS berechnet. Wahrend in der
Mehrkorpersimulation die  Gesamtfahrzeugmodelle aufgebaut und standardisierte
Fahrmandver durchgeflhrt werden, dient das FE-Programm primar dazu, die Festigkeit
anhand von OEM-Standardlastféllen zu bewerten. In der MKS werden zur Nachbildung der
Elastizitaten nichtlineare Balkenelemente (,NROD*) eingesetzt [174], welche in der frihen
Designphase mit dem am Lehrstuhl fir Fahrzeugleichtbau entwickelten ,FastCon-TBA®-Tool
(s.a. [164,175]) bedatet werden kénnen. Bei diesem handelt es sich ebenfalls um einen
Optimierungsalgorithmus, bei welchem der Achskdrper mithilfe von 15 Balken analytisch
beschrieben wird. Als Zielfunktion dienen die elastischen Eigenschaften des Verbundlenkers.
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Als Optimierungsvariablen ergeben sich die Querschnittseigenschaften der Balken. Abbildung
5-11 (oben) zeigt das MKS-Modell auf Achsebene. Gut zu erkennen sind die verschiedenen
Balkenelemente zur Beschreibung der Querschnittseigenschaften. Im  spateren
Entwicklungsprozess kann die Bedatung auch aus den im CAD ermittelten Querschnitten und
Flachentragheitsmomenten erfolgen. Sobald die Geometrie der Achskomponenten einen
aussagekraftigen Stand erreicht hat, stellt das FE-Modell eine Referenz fir die Steifigkeiten
dar. Des Weiteren kénnen mit Letzterem auch Bauraumbedarf und eventuelle Kollisionen
unter den definierten Lastfallen bewertet werden, sofern die Funktionsdaten der
Federelemente vollstandig eingepflegt sind. Das FE-Modell der MLTA ist in Abbildung 5-11
(oben) in einem fortgeschrittenen Entwicklungsstand dargestellt.
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Abbildung 5-11: Darstellung der MLTA als MKS- und FE-Modell sowie Analyse der Einflisse
auf die Sturznachgiebigkeit

Wie bereits in Abschnitt 4 geschildert, ist eine zentrale Herausforderung an das Konzept der
MLTA die Abstitzung des Sturzmoments. Wie sich die verschiedenen Quellen der
Elastizitaten auf das Gesamtergebnis der Sturznachgiebigkeit auswirken, wird in Abbildung
5-11 (unten) dargestellt. Die angegebenen Zahlenwerte sind dabei mit 100 % auf den Zielwert
einer Mehrlenkerachse (s.a. Abschnitt 3.2) normiert. Auffallig ist hier, dass sich durch die
hinteren Aufbaulager U eine Kompensation der Sturznachgiebigkeit einstellt. Dies liegt in der



5. Analyse und Optimierung des Konzepts auf Achsebene 105

Anstellung dieser Lager um die Fahrzeugléangsachse begriindet. Ahnlich wie in Abbildung 3-8
gezeigt, ergibt sich nun ein Federschwerpunkt der Gummilagerelastizitaten unterhalb der
Fahrbahn, sodass sich am kurvendufleren Rad unter Seitenkraft eine betragsmaRige
Zunahme des negativen Sturzwinkels einstellt. In [176] wird diese Kompensation am Beispiel
der MLTA unter Berucksichtigung zusatzlicher lateraler Nachgiebigkeiten und der zulassigen
Kardanikwinkel in den Gummilagern optimiert. Eine weitere Erhdhung der Sturzsteifigkeit wird
durch den Einsatz eines harteren Radlagers erzielt. Dieses wird aus dem Portfolio der OEM-
Partner entnommen und stammt von einem Kompakt-SUV (Sports and Utility Vehicle). Dieses
reduziert Sturznachgiebigkeit um etwa 25 % gegenuber der Serienversion des Ford Fiesta.
Das Optimierungspotential am flexiblen Achskoérper ist dahingehend begrenzt, als dass seine
Nachgiebigkeit bereits vergleichsweise gering ausfallt und gleichzeitig auch die anvisierten
Stabilisator-Eigenschaften erzielt werden sollen (vgl. auch Abschnitt 5.3).

In Abbildung 5-11 (unten) wird ebenfalls ersichtlich, dass etwa 50 % der gesamten
Sturznachgiebigkeit aus dem nun mit zwei konzentrischen Gummilagern nachgebildeten
Drehgelenk RU stammen. Um die EinflussgroRen an RU genauer aufschlisseln zu kénnen,
wird in Abbildung 5-12 (oben) ein Freischnitt in Folge einer Seitenkraft am Radaufstandspunkt
WP gezeigt. Dartiber hinaus wird auch die doppelt-konzentrische Gummilagerung dargestellt.
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Abbildung 5-12: Einflussgréen auf die Sturznachgiebigkeit am flexiblen Drehgelenk RU
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Unter der Annahme, dass die gesamte Seitenkraft Uber das Gelenk RU abgestutzt wird, kann
fir die Sturznachgiebigkeit an RU (dygry/d0Fyp,) mit dem doppelt-konzentrischen
Lagerkonzept somit folgende Abschatzung zu Grunde gelegt werden:

OYru 2 _AZRU

aFWP,y B Crad AYI%U

+180°/m (5.21)

Dabei gibt c,,4 die radiale Steifigkeit eines einzelnen Gummilagers wieder. Die Steifigkeit
selbst ist nicht Teil der Optimierungsvariablen und wird in Absprache mit dem
Gummilagerzulieferer abgestimmt. Dies ist insbesondere von Bedeutung, da eine
Vergrofierung der radialen Steifigkeit des Gummilagers auch mit einer Erhéhung der Shore-
Harte einhergehen kann, was z.B. auch die torsionale Rate des Lagers beeintrachtigen kann.
Abbildung 5-12 (unten) und Gleichung (5.21) zeigen weiterhin, inwiefern eine relative
Zunahme der radialen Gummilagersteifigkeit auch zu einer Abnahme der Sturznachgiebigkeit
fuhrt. Hier wird ersichtlich, dass in dem dargestellten Arbeitspunkt vor allem die Abnahme des
vertikalen Hebelarms Azz; und eine VergroRerung der lateralen Stitzweite Ay, zu einer
effizienteren Abnahme der Nachgiebigkeit fuhren. Da hier insbesondere das Endergebnis der
Sturznachgiebigkeit an RU (dygy/0Fyp,) von Interesse ist und weniger, mit welchem
Verhaltnis aus Azz; und Ayg, dies letztlich erreicht wird, wird Gleichung (5.21) direkt zur
Definition der Randbedingung herangezogen. Als maximal zulassige Sturznachgiebigkeit RU
werden hier ca. 55 % des normierten Referenzwerts vorausgesetzt. Daruber hinaus wird
(Ovru/0Fyp ) auch in die Zielfunktion integriert. Hier sollen ca. 35 % der Mehrlenker-Referenz
angestrebt werden, was somit einem anspruchsvollen Zielwert entspricht (s.a. Tabelle 5-1).

Neben den Anforderungen an die Steifigkeit werden unter den elastokinematischen
Randbedingungen auch die zuldssigen Winkel bzw. deren Anderungsraten in den
Drehgelenken RU und SC zusammengefasst. Abbildung 5-13 zeigt diese exemplarisch fur RU.
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Abbildung 5-13: Verlauf des Torsionswinkels und -gradienten an RU Gber dem Radhub
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An den Torsionswinkel wird die Anforderung gestellt, dass dieser Uber den gesamten Hub
<30° sein muss. Dies ist aufgrund des in Abbildung 5-13 erkennbaren, Uberproportionalen
Anstiegs des Drehwinkels vor allem fir die Ausfederung notwendig. Gleichzeitig wird der
Winkelgradient in Konstruktionslage auf <0.23 °/mm festgelegt. Dieser soll den Einfluss der
Nebenfederrate, welche infolge der Torsion der Gummilager auftritt, minimieren. Dies ist
besonders vor dem Hintergrund der doppelt-konzentrischen Lagerung an RU relevant, da hier
pro Fahrzeugseite direkt zwei Lager zum Einsatz kommen. Am Schubmittelpunkt SC wird
ebenfalls der =zuldssige Drehwinkelgradient begrenzt. Hier liegt der Sollwert bei
wechselseitiger Federung in Konstruktionslage bei <0.26 °/mm. Dieser Grenzwert soll eine zu
hohe Ubersetzung der Quertrdgertorsion vermeiden. Denn je groRer die
DrehwinkelUbersetzung ausfallt, desto geringer muss auch die (Ersatz-)Torsionsfederrate des
Quertragers sein und umso gréflRer wird die Diskrepanz zwischen der torsionsweichen, aber
biegesteifen Gestaltung des Profils.

Die elastokinematischen Randbedingungen werden ebenfalls am Ende des Abschnitts 5.2.2
in Tabelle 5-2 zusammengefasst.

5.2.2.3 Kinematik

Zuletzt werden Anforderungen an die kinematischen Eigenschaften des Mechanismus'
gestellt. Bei paralleler Einfederung betrifft dies die aus Abbildung 5-9 bekannten
langsdynamischen Eigenschaften der MLTA. Hinsichtlich der Bremsabstltzung wird ein
minimaler Wert von 30 % und bei der Parallelstellung der Lenker ein Einfederweg von 45 mm
akzeptiert. Fur die Schragfederung werden die Grenzen +60 mm/m und +190 mm/m gesetzt.
Letzteres soll eine zu starke Bewegung des Rades in Langsrichtung unterbinden, da es sonst
zu einer Kollision des Rades mit dem Radhaus des Demonstrators kommen kann. Anhand der
hier vorgestellten niedrigen Sollwerte |asst sich erkennen, dass diese, wie bereits in Abschnitt
5.2.2 beschrieben, lediglich die grundlegende Funktionalitdt des Mechanismus® sicherstellen
sollen. Gleichzeitig geben die niedrigen Anforderungen dem Optimierungsalgorithmus die
notigen Freiheitsgrade die Zielwerte unter Berucksichtigung der Gewichtungsfaktoren und
somit mit moéglichst niedrigem Gesamtfehler zu erreichen.
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Abbildung 5-14: Abweichung zwischen ideal-kinematischer und elastischer Berechnung der
MLTA fur ausgewahlte Achscharakteristiken
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Wie bereits in Abbildung 4-1 gezeigt, bedingen sich die Auslegung der Kinematik und der
Gummilager gegenseitig. Abbildung 5-14 zeigt, wie sich die Achscharakteristiken zwischen
der idealen und elastischen Lagerung entwickeln. So lassen sich exemplarisch flir den
Spurgradienten unter Berticksichtigung der Elastizitaten eine Abnahme von etwa 30 % (ca. 2
bis 2.5 °/m) und beim Sturzgradienten eine Zunahme von etwa 25 % (ca. 8 bis 10 °/m)
beobachten. Diese statischen Offsets werden hier sowohl in den Randbedingungen als auch
in den Zielwerten vorgesehen. Neben diesen wird auch an der Rollzentrumshdhe mit 30 %
eine groRere elastische Abweichung festgestellt. Die Rollzentrumshdhe wird ebenfalls als
obere Grenze in den Randbedingungen definiert und soll eine starke laterale Bewegung des
Rades unterbinden. Aufgrund des hohen elastischen Werteabfalls wird der Maximalwert auf
170 mm festgelegt.

Paralleler Radhub Untere Grenze  Obere Grenze Gleichheit
Bremsabstltzung >0.30 N/N
Schragfederung >60 mm/m <190 mm/m
IC Parallel >45 mm
Wechselseitiger Radhub
Spurgradient >6 °/m
Sturzgradient <-35°/m
Rollzentrumshohe 170 mm

Elastizitaten

Sturznachgiebigkeit @ RU <55 %

Drehwinkel @ RU <30°
DrehwinkelUbersetzung @ RU <0.23 °/mm
DrehwinkelUbersetzung @ SC <0.26 °/mm

Bauraum
y-RUi-Koordinate >-594 mm
y-Abstand WC-RUo >53 mm

Radius Radlager @ WC >70 mm
Felgen-GréRRe <16
U in x-y-Ebene Poly. 4. Grad Poly. 4. Grad
L in x-y-Ebene Linear
L in x-z-Ebene Linear
Drehachse RU Parallel y-Achse

Tabelle 5-2: Ubersicht der verwendeten Gleich- und Ungleichheitsrandbedingungen fiir die
Optimierung der MLTA-Kinematik

Zuletzt wird die kinematische Randbedingung eingefiihrt, dass die inneren RU; und aul3eren
Gelenkpunkte RU, parallel zur y-Achse verlaufen sollen. Damit wird eine Anstellung der
Drehachse von RU vermieden. Eine Neigung der Drehachse wirde dem Rad einen anteiligen
Drehfreiheitsgrad verleihen und damit direkt zu einer Beeinflussung der Spur- und/oder
Sturzwinkel des Rades flhren. Dies gilt auch fiir den gleichseitigen Radhub. Da erwartet wird,
dass mit einer derartigen Anstellung auch strenge Anforderungen an die Fertigungs- und
Montagetoleranzen einhergehen und die Einhaltung dieser flir den vorliegenden Prototypen
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nicht gewahrleistet werden kann, wird eine Anstellung bereits in der Optimierung der
Kinematikpunkte unterbunden.

Zum Abschluss des Abschnitts 5.2.2 sollen an dieser Stelle alle Randbedingungen des
Optimierungsalgorithmus® zusammengefasst werden. Tabelle 5-2 stellt dazu die Un- und
Gleichheitsbedingungen gegenuber.

5.2.3 Ergebnisse der Optimierung

Fur das in Abbildung 5-8 und Gleichung (5.18) eingeflihrte Optimierungsverfahren werden flr
den oben vorgestellten ,MultiStart“-Algorithmus 1000 Startwerte fur jeden Kinematikpunkt in
den zugeordneten Quadervolumina definiert (s.a. Abbildung 5-10 (oben)). Unter
Berucksichtigung der zuvor definierten Zielfunktion sowie der Randbedingungen konvergieren
17 der Startpunkte mithilfe des SQP-Algorithmus gegen ein lokales Minimum. Das in der Folge
als ,erste Losung“ bezeichnete Minimum gibt das Ergebnis mit dem niedrigsten Gesamtfehler
e:rotqr AN. Die Bezeichnung soll darauf hinweisen, dass es sich um das beste gefundene lokale
Minimum und nicht zwingend um das globale Optimum handelt. Der resultierende Satz an
Kinematikpunkten wird im Anhang in Tabelle A-6 zusammengefasst. Im Folgenden wird kurz
auf die Gesamtheit der Losungen eingegangen. Dazu lasst sich im Anhang (s.a. Abschnitt A.9)
eine ausfuhrliche Zusammenstellung der Achskennwerte finden. Alle lokalen Minima werden
dabei hinsichtlich ihres erreichten Gesamtfehlers sortiert.
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Abbildung 5-15: Vergleich der Zielfunktionen fir die gefundenen lokalen Minima

Abbildung 5-15 stellt die jeweils erreichten Gesamtfehlerwerte und auch die erreichten
Fehlerpunkte in den Unterkategorien dar (vgl. Tabelle 5-1). So lasst sich erkennen, dass das
erste Minimum einen Zielfunktionswert von etwa 0.175 erreicht, wahrend das 17. Minimum
einen Endwert von 0.25 erzielt. Dies bedeutet, dass alle gefundenen Ldsungen eine
Zielerflllung zwischen 82.5 und 75 % aufweisen (s.a. Gleichung (5.20)). Wahrend die
Fehlerfunktion bzgl. des wechselseitigen Einfederns e,,; und der Elastizitaten e,
weitgehend konstant verbleiben, lasst sich flr e, .41, €N leichter Anstieg Gber die lokalen
Minima erkennen. Ein Abgleich mit den Ergebnissen aus Abbildung A-4 und Abbildung A-6
des Anhangs ergibt, dass sich bei den niedrigeren Minima eine spatere Lenkerparallelstellung
(IC parallel) und eine héhere Bremsabstitzung einstellt. Demgegeniber weisen die hdheren
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Minima eine niedrigere Drehwinkellbersetzung an RU auf, was die Nebenfederrate
verbessert. Auffallig ist weiterhin Losung 15, bei welcher eine Verschlechterung der
wechselseitigen mit einer Verbesserung der elastischen Fehlerwerte einhergeht. So weisen
hier die Spur- und Sturzgradienten lediglich ihre minimalen Sollwerte, die Sturznachgiebigkeit
dYry/dFyp, hingegen ihren Bestwert auf. Gegenlber der ersten LOsung wird eine
Vergrolierung der lateralen Stutzweite Ay von etwa 1.5 mm gemessen (s.a. Abbildung 5-12
(unten)). Vor dem Hintergrund der ausgeschdpften Bauraumrandbedingungen in Querrichtung
(s.a. Abbildung A-8), zeigt dies eindeutig einen Kompromiss in der y-Mal3kette auf. Mit einer
Reduktion der lateralen Bahnkurve von RU; infolge der Spur- und Sturzgradienten, Iasst sich
eine leichte VergroRerung der Lagerstutzweite und damit eine leichte Verbesserung der
Sturzsteifigkeit erzielen.

In Abbildung 5-16 (oben) werden die Kinematikpunkte aller lokalen Minima in der Seitenansicht
gegenubergestellt. Gleichzeitig wird fur die erste Lésung auch das langsorientierte Watt-
Gestange angedeutet. Anhand der Streuung der Hardpoints Iasst sich die Sensitivitat des
jeweiligen Kinematikpunktes ausmachen. Je geringer diese ausfallt, desto starker ist der
Einfluss des Punktes in seinem verfligbaren Bauraum auf die Ergebnisse. Zum Beispiel liegt
das hintere Aufbaulager U fir alle Losungen in einem etwa 5x10x1.5 mm? grof3en Volumen.
Somit sollte U moglichst in der hinteren, oberen Ecke des zur Verfligung stehenden Bauraums
untergebracht werden. Um diese Bedingung zu erfullen, liegt der Punkt in y-Richtung auf3en
neben dem Langstrager. Zusammen mit dem stark eingeschrankten Bauraum am Drehgelenk
RU (s.a. Abschnitt 5.2.2.1) fuhrt dies auch an diesem Punkt zu einer geringen Streuung der
Ergebnisse. So liegt RU in einem etwa 15x2.5x5 mm? grof3en Volumen. Dies hat zur Folge,
dass die Anstellung des Langslenkers [, fur alle Minima ahnlich ausfallt. Am Schubmittelpunkt
SC lasst sich mit 50x20 mm? eine starkere Variation in x- als in z-Richtung ausmachen. Dies
liegt in der Anstellung der Wankachse a,y,+ in der Seitenansicht. So definiert der vertikale
zwischen U und SC den sensitiven Spurgradienten, wahrend der Abstand in Langsrichtung den
Sturzgradienten beeinflusst. Demgegeniber streuen die Punkte L und RL der Langsstrebe [,
Uber einen groRen Wertebereich. So sind anhand der Punktwolken auch die lokalen
Bauraumrandbedingungen an L und RL zu erkennen. Wahrend die Ldsungen an L der
Geradengleichung zur Beschreibung der Langstrageranbindung folgen, deutet sich an RL der
Kreisbogen des Felgenradius' an. Fur RL wird ein Volumen von 175x40x85 mm? gemessen.
Bei L belauft sich dieses auf 20x35x40 mm3. In der Folge ergibt sich fur die Position der
Langsstrebe [, ein weiter Streubereich.

Diese Beobachtungen unterstreichen die Bedeutung der Verbundlenkerstruktur der MLTA fir
die Gesamtauslegung ihrer Kinematik. Wahrend die Verbundlenker-Hardpoints, teilweise auch
Bauraum getrieben, in einem engen Rahmen definiert werden mussen, dient die Langsstrebe
[, vor allem zur Definition der Achs-Charakteristika in der Seitenansicht. Trotz einer
Gewichtung von etwa 40 % (s.a. Tabelle 5-1), ergibt sich in der Optimierung keine eindeutig
priorisierte Lésung fur die Position der Strebe.

In Abbildung 5-16 (unten) werden die Achs-Charakteristika der ersten Losung ubersichtlich in
Form eines Spider-Diagramms dargestellt. Anhand dessen lasst sich erkennen, welche
Kennwerte ihre Zielwerte erreichen und an welchen Stellen die Grenzwerte in Eingriff kommen.
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Abbildung 5-16: Ergebnis der Kinematikoptimierung. Oben: Schematische Darstellung der
lokalen Minima in Seitenansicht. Unten: Achs-Charakteristika der ersten Lésung im Vergleich
zu den Soll- und Zielwerten

So lasst sich zum Beispiel bei der Schragfederung erkennen, dass diese sogar Uber ihren
Zielwert hinaus wachst. Dies geschieht, obwohl bei der Definition der Zielfunktion in Abschnitt
5.2.1 eine Uberkompensation durch Ubererfiillung der Zielwerte ausgeschlossen wurde. Dies
deutet darauf hin, dass die Erhéhung der Schragfederung auch zu einer Verbesserung anderer
Zielwerte, hier insbesondere der Bremsabstitzung, fuhrt (vgl. Abbildung A-4). Bei Betrachtung
des wechselseitigen Radhubs sticht die Zielerflllung des Spur- und Sturzgradienten heraus.
Gleichzeitig wird jedoch die Sturznachgiebigkeit an RU nicht vollstdndig ausgeschdpft. Was
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fur eine gute laterale Raumausnutzung der ersten Lésung spricht (vgl. Losung 15 (oben)).
Zusatzlich weist die erste Lésung auch gegeniber der oberen Grenze des Drehwinkels und
der Drehwinkelrate an RU Reserven auf. Lediglich am Ersatzdrehgelenk des
Schubmittelpunkts SC wird das obere Limit erreicht.

Insgesamt zeigt die hier dargestellte erste Lésung ein vielversprechendes Eigenschaftsprofil
auf, das die anspruchsvollen Zielwerte in sehr hohem Mal3e erflllen und die Randbedingungen
weitestgehend vermeiden kann. Im Folgenden kann auf dieser Kinematik aufgesetzt und die
Federauslegung und daran abschlielRend ein Vergleich gegentber der Verbundlenkerachse
vorgenommen werden.

5.3 Federungs- und Dampfungseigenschaften

Nachdem die Kinematikpunkte definiert sind, kdnnen die Positionierung der Aufbaufeder und
-dampfung vorgenommen werden. Ihre Lage ist dabei stark von dem zur Verfligung stehenden
Bauraum im Demonstratorfahrzeug abhangig. Da dieser hinter der Radmitte durch die
Verbundlenkerstruktur, den Reifen sowie den im Demonstratorfahrzeug vorhandenen
Kraftstoffleitungen vorbehalten ist, wird der urspringlich hinter der Radmitte liegende Dampfer
(s.a. Abbildung 3-7) nun vor die Radmitte versetzt und am Radtrager (K) angelenkt. Damit
geht auch eine Reduktion der Dampferiibersetzung von urspriinglich 1.2 auf nun 0.9 einher
(vgl. auch Abbildung A-9 (unten)).

Aufbaudampfer, D

Oberes
Aufbaulager, U
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L Radtragergelenk, RU

Verbundlenker- . s
struktur, TB \ Radtrager, K

Aufbaufeder, S
Unteres

Unteres Aufbaulager, L

Xj Radtragergelenk, RL

Abbildung 5-17: Konstruktive Umsetzung des Konzepts der MLTA unter Berlcksichtigung
der Feder- und Dampferposition im zur Verfligung stehenden Bauraum

Die Aufbaufeder wird ebenfalls direkt am Radtrager abgestitzt. Aufbauseitig wird sie leicht
exzentrisch auf dem hinteren Langstrager gelagert. Durch ihre Position auf der innenliegenden
Seite des Radtragers, erzeugt sie in Kombination mit der Radaufstandskraft ein Gegenmoment
zu dem aus der Seitenkraft resultierenden Moment. Dies fuhrt zu einer Entlastung des oberen
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Radtragergelenks bei Kurvenfahrt. Die konstruktive Umsetzung des Achskonzepts sowie die
Positionierung der Aufbaufedern und -dampfer wird in Abbildung 5-17 zusammengefasst. Zur
Aufnahme des Dampfers an seiner neuen Position sind Modifikationen am Radhaus des
Demonstrators notwendig. Abbildung 5-18 zeigt, wie die Seitenwand des Prototyps mit einer
Rohrgeometrie erweitert wird.

-

Abbildung 5-18: Modifikationen am Radhaus zur Integration der neuen Dampferposition vor
der Radmitte; Foto CP Tech GmbH

Wie bereits in Abschnitt 4.2 und in Tabelle A-1 des Anhangs gezeigt, sollen die MLTA sowie
eine TBA in einem mit Ballastmassen ausgestatteten Demonstratorfahrzeug analysiert werden
(Var. B und C). Um gleichzeitig die Vergleichbarkeit mit dem Serienfahrzeug (Var. A) zu
gewahrleisten, missen fur beide modifizierten Fahrzeuge neue Aufbaufedern und Dampfer an
der Vorder- und Hinterachse vorgesehen werden. Die vorliegende Feder- und
Dampfungsauslegung ist dabei ein Vorschlag der OEM-Partner, welche das Ziel haben, die
Eigenfrequenzen und das Dampfungsmal des Serienfahrzeugs nachzubilden. Aus Griinden
der Geheimhaltung werden jedoch lediglich die massebezogenen Werte der modifizierten
Fahrzeugvarianten (Var. B und C) angegeben. Tabelle 5-3 zeigt die sich ergebenden
Kenndaten fur die Aufbaueigenfrequenzen und das Dampfungsmal? sowie die wechselseitigen
Federungseigenschaften bzgl. des teilbeladenen Zustands mit 2 Personen in der Front.

Die Daten aus Tabelle 5-3 sind mit den aus Kapitel 2.3.2 und Abschnitt 2.4.2 vorgestellten
Methoden berechnet worden. In diesen Abschnitten werden auch die Literaturreferenzwerte
fur die jeweiligen Federungs- und Dampfungseigenschaften vorgestellt. Werden diese mit den
hier vorliegenden Werten verglichen, so fallt auf, dass die beiden modifizierten
Fahrzeugvarianten mit einer Aufbaueigenfrequenz von >1.5 Hz, einem Dampfungsmal} von
>0.5 und einer Aufbauwankrate von <3°/g flr den betrachteten, teilbeladenen Zustand in
einem sportlich abgestimmten Bereich liegen. Zudem lassen sich zwischen Var. B und C bzgl.
der Eigenfrequenzen und des Dampfungsmalies einige kleinere Unterschiede ausmachen. So
weist z.B. die Fahrzeugvariante mit MLTA in dem vorliegenden Beladungszustand eine ca. 0.1
Hz grolRere Aufbaueigenfrequenz an der Hinterachse auf. Demgegenuber fallt die
Eigenfrequenz des hinteren Rades aufgrund der ca. 20 kg schwereren ungefederten Masse
ca. 1 Hz geringer aus. Zusatzlich ist bei der mit MLTA ausgestatteten Fahrzeugvariante das
Aufbaudampfungsmal leicht verringert. Zu den Erlauterungen dieser Unterschiede werden im
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Folgenden die Federungseigenschaften tUber dem Radhub bzw. der Radgeschwindigkeit
aufgetragen. Wahrend Tabelle 5-3 also die quasi-statischen Kennwerte um die Nulllage, in
diesem Fall um den Beladungszustand mit 2 Personen vorne, zeigt, geben die Plots aus

Abbildung 5-19 die Federungs-

Arbeitsbereich der Radaufhangung wieder.

und Dampfungseigenschaften Uber

einen weiten

. Massen- Var. A Var. B Var. C
eigenschaften
Gesamtmasse
(2 Personen) 1305 kg 1625kg 1645 kg
Gewichtsverteilung ~60 % ~53 9% ~52 %
vorne
Ungefederte Masse ~90kg ~ 90 kg ~90 kg
vorne
Ungefederte Masse
hinten 70kg 70 S0k
Schwerpunktshoéhe ~580 mm ~500 mm ~500 mm
Elge_|_1frequenzen und Var. A Var. B Var. C
DampfungsmaR
Aufbaueigenfrequenz ~1 .4 Hz ~1.4 Hz
vorne
Aufbauelgenfrequenz ~1.5Hz ~1.6 Hz
hinten
Eigenfrequenz Rad ~13 Hz ~13 Hz
vorne vertraulich
Elgenfrgquenz Rad ~14 Hz ~13 Hz
hinten
Aufbaudadmpfungsmaf’ ~05 ~05
vorne
Aufbaudarnpfungsmaf& 0.56 0.53
hinten
W.echselseltlge Var. A Var. B Var. C
Eigenschaften
Aufbauwankrate 0 0 °
(Ohne Reifenfeder) 299 21l 2670
Lasttransferverteilung _E70 ~ED 0 ~51 ©
TLLTD vorne o7 b2 % o
Bezogener Lasttransfer _OE 0 ~QQ © ~0Q ©
TLLTD/WD vorne %5 % %9 % o

Tabelle 5-3: Federungs- und Masseneigenschaften der verschiedenen Fahrzeugvarianten
mit Bezug zum teilbeladenen Zustand (2 Personen vorne)

Bei Betrachtung der Federungseigenschaften fallt sofort die steigende Eigenfrequenz bei
Ausfederung auf. Diese ist ein Resultat abnehmender Masse sowie des bei Ausfederung
steigenden Torsionswinkels im Ersatzdrehgelenk RU (s.a. Abbildung 5-13). In der Folge steigt



5. Analyse und Optimierung des Konzepts auf Achsebene 115

die Nebenfederrate etwa linear an. Ausgehend von der Designlage, in welcher die
Nebenfederrate als Null angenommen wird, weichen die Eigenfrequenzen entsprechend ab.
Dies lasst sich in Abbildung 5-19 auch daran erkennen, dass die Eigenfrequenzen der beiden
Achsen bei ca. +10 mm, der Designlage (Messlast 2), in etwa Ubereinstimmen.

Bei den Dampfungseigenschaften lassen sich gré3ere Abweichungen erkennen. Wahrend das
Dampfungsmald bei der Variante mit MLTA um die Nulllage (s.a. Tabelle 5-3) und bei hohen
Geschwindigkeiten leicht kleiner ausfallt als das von der TBA, ist dieses bei der MLTA,
insbesondere bei mittleren Geschwindigkeiten, groRer. Hier setzt der Kniepunkt, der
Umschaltpunkt zwischen Low- und High-Speed Dampfung (s.a. Abbildung 2-16), erst bei leicht
hoheren Radgeschwindigkeiten (etwa 100 mm/s zu 140 mm/s) ein. Die Dampfungs-
eigenschaften von Var. B konnen trotz der gestiegenen Hinterachslast noch mit einem
sportlichen Dampfer aus dem Portfolio der beteiligten OEMs aufgefangen werden. Wie
eingangs gezeigt (s.a. Abbildung 5-17), muss der Dampfer bei der MLTA aus
Bauraumgriinden jedoch vor die Radmitte platziert werden. Die mit Reduktion der Ubersetzung
einhergehenden héheren Anforderungen an den Dampfer kdnnen dann nur noch mit harteren
Tuningdampfern realisiert werden. Die vom Hersteller gemessene Kennlinie ist in Tabelle A-7
des Anhangs dargestellt.

Um eine Kollision mit dem Aufbau und dem beweglichen Radtrdger zu vermeiden, ist
gleichzeitig der Durchmesser des Dampferrohrs auf 40 mm begrenzt. Ein hohes Druckniveau
in einem Dampfer kann geman [43] zu einem schlechten Ansprechverhalten aufgrund der
tragen Ventilfedern bei stol3artigen Anregungen fuhren. Da im Rahmen dieser Arbeit jedoch
keine umfangreiche Dampferabstimmung durchgefiihrt werden kann, wird das Ziel verfolgt,
nachzuweisen, dass sich die Hinterachse bzw. ihr Dampfer in einem auslegbaren Bereich
befinden, sodass darauf aufbauend dann in zukilnftigen Arbeiten eine finale
Dampferabstimmung erfolgen kann.

Bei den wechselseitigen Eigenschaften weisen Var. B und C ein ahnlich sportliches Verhalten
auf. Beide zeigen fur den bezogenen Lasttransfer (TLLTD/WD) einen Wert von fast 100 % auf,
was einer nahezu neutralen mechanischen Balance entspricht. Im Vergleich zum
unveranderten Serienfahrzeug (Var. A) entspricht dies einer Steigerung von etwa 4 %, was
aufgrund der bei den modifizierten Fahrzeugvarianten vorliegenden, fast neutralen
Gewichtsverteilung und der damit einhergehenden Reduktion des Eigenlenkgradienten
gewulnscht ist (s.a. EG in Gleichung (2.13)). Die leichte Erhdhung der mechanischen Balance
wird dabei mit einer Versteifung des vorderen Stabilisators erreicht. Auf diese Weise wird den
gestiegenen Hinterachslasten Rechnung getragen und etwaige Festigkeitsrisiken an den
Verbundlenkerstrukturen vermieden. Hier ist vor allem der Lastfall ,Extreme Kurvenfahrt®
mafgeblich, bei welchem es unter maximaler Hinterachslast zu einem Abheben des
kurveninneren Rades kommt. Neben einer hohen Querkraft ist der Lastfall ebenfalls durch eine
starke Verwindung gepragt. Das dazugehdrige Spannungsbild wird in Abbildung 5-20
dargestellt. Dieses ist mit dem aus Abbildung 5-11 (oben) gezeigten FE-Modell bestimmt
worden.
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Federungseigenschaften

kN ——
—TBA
8 ——MLTA |
g
» £ 6 =
(_“— /
23
¥e 4¢f 4
I /
2E ]
O--..I----I..--I-. | IR ST TN T [N WY TN THNNY N Y ST SN TN TN NN T THNY WO S N TN T T T N T S N 1

-50 -40 -30 -20 -10 0 10 20 30 40 mm
Ausfedern «+ Radhub — Einfedern
Hz —/m™—m—m T T

BA

Eigenfrequenz
Aufbau

[} ST SRR EEMEMEF S BRI S B S R E—
-50 -40 -30 -20 -10 0 10 20 30 40 mm

Ausfedern «+— Radhub — Einfedern

KN Dampfungseigenschaften

Dampfungskraft
an Radmitte

121 -

_15 IR T R T S TN T T [N T T T T [N TN T N T N ST T TN T NN ST TN TN TN [N TN TN S S T ST ST T T [T TN T TN T [N T T T
-500 -400 -300 -200 -100 0 100 200 300 400 mm/s

Druck + Radgeschwindigkeit — Zug

0.75

0.5

Dampfungsmaf
Aufbau

0.25

0||||l||||l||||l||||I||||l-uu.l.|||I||||I||||l||||
-500 -400 -300 -200 -100 0 100 200 300 400 mm/s

Druck < Radgeschwindigkeit — Zug

Abbildung 5-19: Simulativ ermittelte Federungs- und Dampfungseigenschaften fur die beiden
modifizierten Fahrzeugvarianten
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Es lasst sich erkennen, dass die in diesem Lastfall auftretenden Spannungen bereits zum Teil
die zulassige Streckgrenze des Quertragers (Material: S550 MC) leicht Uberschreiten. Eine
Verringerung der Torsionssteifigkeit des MLTA-Quertragers wirde dies noch einmal
verscharfen. Als Konsequenz der gestiegenen vorderen Stabilisatorsteifigkeit wird jedoch die
bereits sportlich ausgelegte Aufbauwankrate noch einmal um ca. 10 % gegenuber dem
Serienfahrzeug versteift. Wie sich diese Designentscheidungen und Randbedingungen bzgl.
der Federungs- und Dampfungseigenschaften im Gesamtfahrzeug auswirken, wird in
Abschnitt 5.4 weitergehend untersucht.

400 MPa ¢ ..o

.....

420 MPa

Envelope (maxabs)
+8.408e+02
+5.500e+02
+5.042e+02
+4.583e+02
+4.125e+02
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o 3988 . .
Hochlastseite (links) +9/167e+01 Niederlastseite (rechts)

e
+9. e-

Abbildung 5-20: FE-Berechnung der MLTA Verbundlenkerstruktur fur den Lastfall ,Extreme
Kurvenfahrt®

5.4 Eigenschaftsprofil im Vergleich zur Verbundlenkerachse

Nachfolgend werden die sich ergebenden elastokinematischen Eigenschaften der MLTA mit
denen der Verbundlenkerachse verglichen. Dazu werden auf die in Abschnitt 5.2 vorgestellte
Kinematikpunktoptimierung sowie die in Abbildung 5-11 (oben) dargestellten
Berechnungsmodellen zurlckgegriffen. Mit Hilfe dieser ergeben sich schliellich die in
Abbildung 5-21 gezeigten elastokinematischen Eigenschaften. Die Angaben sind dabei auf
den jeweiligen Messwert der Verbundlenkerachse (TBA) normiert. Die Ausnahme bildet die
Sturznachgiebigkeit, welche mit 100 % auf den Zielwert einer Mehrlenkerachse (s.a. Abschnitt
3.2) skaliert wird. Sollten zwischen der TBA und der MLTA unterschiedliche Vorzeichen
auftreten, gelten die in Abschnitt 2.2 definierten Richtungen.

Wie stark die Wechselwirkungen der elastokinematischen Kennwerte untereinander ausfallen,
lasst sich gut am Beispiel der Schragfederung ausmachen. Wie bereits in Abschnitt 5.2
dargelegt wurde, kann durch die optimierte Kinematik der MLTA ein positives Ausweichen des
Rades bei Hindernistiberfahrt erreicht werden. Dieses Verhalten ist insbesondere vor dem
Hintergrund der erhéhten Quer- bzw. Sturznachgiebigkeit der Achse sinnvoll. Wie in Abbildung
5-11 (unten) und in [176] gezeigt, kdnnen dann insbesondere die Lagersteifigkeiten an U im
Hinblick auf das laterale Verhalten optimiert werden. Als Konsequenz der optimierten lateralen
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Steifigkeiten weist die MLTA dann in longitudinaler Richtung lediglich eine geringe Elastizitat
auf. Hier werden nur etwa 60 % des Wertes der TBA erreicht. Wie in Abbildung 3-8
verdeutlicht, liegt seinerseits auch dem Wert der TBA ein Zielkonflikt aus Quer- und
Langsverhalten zu Grunde, weshalb die Langsnachgiebigkeit der MLTA hier als suboptimal
eingeordnet werden sollte. Inwieweit die positive Schragfederung der MLTA jedoch die geringe
Langsnachgiebigkeit, insbesondere beim Uberfahren von Hindernissen, kompensieren kann,
wird in Abschnitt 5.4 weitergehend untersucht.
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Abbildung 5-21: In Simulation ermittelte KnC-Eigenschaften von MLTA und TBA im
Vergleich, Beladungszustand 2 Personen vorne

Hinsichtlich der Bremsabstitzung werden in dem zur Verfligung stehenden Bauraum und den
kinematischen Randbedingungen, wie dem zuldssigen Drehwinkel an RU, ca. 85 % des
Wertes der TBA erreicht. Aufgrund der sich verdndernden Lage des IC ist die
Bremsabstitzung starker vom Beladungszustand abhangig, als dies bei der TBA der Fall ist
(s.a. Abbildung A-9). Fur den hier betrachteten Beladungszustand mit zwei Personen vorne,
liegen die wechselseitigen KenngréfRen hinsichtlich des Rollsteuerns und des Rollsturzes auf
dem wiinschenswerten Niveau der TBA. Der Spurgradient zeigt jedoch ebenfalls eine starkere
Abhangigkeit von dem Beladungszustand (s.a. Abbildung A-10). Bei maximaler Achslast fallt
der Wert etwa auf 50 % ab, wohingegen dieser bei der TBA auf etwa 125 % des
Referenzwertes ansteigt. Dies liegt an der Anstellung der Wankmomentanachse der
Verbundlenkerstruktur a,y+ begrindet. Im Falle der TBA befindet sich der Schubmittelpunkt
des Quertragerprofils in der Seitenansicht oberhalb des Aufbaulagers (s.a. Abbildung 2-3), bei
der MLTA unterhalb (s.a. Abbildung 4-2). Bei Zunahme der Beladung und der daraus
resultierenden Einfederung nimmt die Anstellung bei der TBA zu, bei der MTLA hingegen ab.
Da mit der Zunahme der Beladung in der Regel auch die Hinterachslast Gberproportional
ansteigt, verschiebt sich in der Folge der Aufbauschwerpunkt in Richtung Hinterachse. In der
Konsequenz erhdht sich die Ubersteuertendenz (vgl. Gleichung (2.13)). Eine Zunahme des
Rollsteuerns infolge der Beladungsanderung ist somit wiinschenswert. Dieses Verhalten sollte
in kiinftigen Arbeiten weiter beobachtet werden, ggf. muss der wechselseitige Spurgradient in
Konstruktionslage weiter erhéht werden.
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Hinsichtlich der Elastizitaten in lateraler Richtung lasst sich bei der MLTA, wie erwartet, die
natirliche Vorspurtendenz unter Seitenkraft ausmachen. Mit etwa 35 % vom Referenzwert der
TBA féllt diese jedoch betragsmaRig niedrig aus, was auch eine Konsequenz aus der
Optimierung der angestellten Aufbaugummilager ist. In [176] wird gezeigt, dass die
Verbesserung der Sturz- und Seitennachgiebigkeit einen gegenlaufigen Effekt auf die
Vorspurtendenz austiben kénnen. Als Konsequenz werden bei der MLTA eine héhere Sturz-
und Seitensteifigkeit auf Kosten der Vorspurtendenz erzielt. Trotz der Vielzahl an Mallhahmen
(Anstellung der Lager U, Maximierung der Steifigkeit an RU, Einsatz steiferer Radlager) wird
der Zielwert bzgl. der Sturznachgiebigkeit einer Mehrlenkerachse mit 105 % dennoch
uberschritten. Zum Vergleich: Der Messwert der TBA liegt hier bei etwa 80 %. Hinsichtlich der
Seitensteifigkeit liegen beide Achsen auf etwa demselben Niveau.

Insgesamt weist die MLTA auf Achsebene ein vielversprechendes Eigenschaftsprofil auf. So
konnte Uber den gesamten Beladungsbereich eine positive Bremsabstlitzung umgesetzt
werden. Auch die wechselseitigen Spur- und Sturzgradienten liegen insgesamt auf einem
vergleichbaren Niveau wie die Werte der Verbundlenkerachse. Die befurchteten Nachteile
hinsichtlich der Sturznachgiebigkeit konnten mit elastokinematischen Malknhahmen in einem
akzeptablen Bereich gehalten werden. Gleichzeitig ergeben sich daraus jedoch auch
Kompromisse hinsichtlich der Langselastizitat. Hier wird versucht, diese mit einer positiven
Schragfederung zu kompensieren. Weiterhin gehen mit dem konzeptbedingten virtuellen
Langspol starkere Anderungen der kinematischen Eigenschaften einher. Wie sich diese
Kompromisse in der Auslegung auf das Komfortempfinden der Insassen auswirkt, soll im
Folgenden auf der Gesamtfahrzeugebene untersucht werden.
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Wahrend in Abschnitt 5 die elastokinematischen Eigenschaften des neuen
Hinterachskonzepts auf Achsebene ausgelegt wurden, soll im Folgenden der Einfluss auf das
Fahrverhalten analysiert werden. Dazu sollen die bereits in Abschnitt 4.2 vorgestellten
Fahrzeugvarianten (Var. A, B und C) miteinander verglichen werden. Die Untersuchung des
Fahrverhaltens auf Gesamtfahrzeugebene erfolgt dabei mithilfe simulativer sowie
experimenteller Versuche. Da die Vermeidung eines unangenehmen Bremsnickverhaltens
eine grundlegende Randbedingung fir das Konzept der MLTA darstellt (s.a. Abschnitt 4), soll
zunachst das Bremsverhalten auf ebener Fahrbahn simulativ untersucht werden. Im Zuge
dessen wird auch das verwendete Simulationsmodell vorgestellt. AnschlieRend erfolgt die
objektive Bewertung des Fahrkomforts auf unebener Fahrbahn sowie bei Uberfahrt von
Einzelhindernissen im Realversuch. Dazu werden im Vorfeld zunachst die Instrumentierung
des Messfahrzeugs sowie die Parametrierung des Sitz-Mensch Ersatzmodells vorgestellt.

6.1 Verhalten bei ebener Bremsung

6.1.1 Vollfahrzeugmodell

Das fur die Simulation verwendete Vollfahrzeugmodell ist mit der kommerziellen Software
ADAMS/Car aufgebaut worden. Es basiert auf den von den OEM-Partnern zur Verfligung
gestellten Subsystemen und Funktionsdaten (z.B. Gummilagerkennlinien) und ist gemeinsam
mit dem Labor fir Fahrwerk und Simulationstechnik (FST) der TH Koln an die
Aufgabenstellung angepasst worden. Abbildung 6-1 zeigt das mit der MLTA ausgestattete
MKS-Modell. Wahrend das Modell des Serienfahrzeugs (Var. A) gegenuber den Modellen des
Herstellers unverandert bleibt, werden fur die modifizierten Fahrzeugvarianten Ballastmassen
gemal ihrer Position im Demonstratorfahrzeug hinzugefigt (s.a. Abbildung 4-8 und Abbildung
6-1 (blau)). Fur Variante C wird dartber hinaus das Subsystem der Verbundlenkerachse mit
dem der MLTA ausgetauscht. Die Elastizitdten werden analog zu Abbildung 5-11 (oben) erneut
mit Balkenelementen abgebildet.

Bei den Reifenmodellen kommen zwei verschiedene Formulierungen zum Einsatz. Fir die
Untersuchung des Fahrverhaltens in Langsrichtung werden auf Pacejka-Reifenmodelle
(Magic-Formula) zurtckgegriffen. Dieses stellt einen rein formel- und parameterbasierten
Ansatz dar und arbeitet mit einem quasi-stationaren Ein-Punkt-Kontakt zwischen Reifen und
Fahrbahn zur Beschreibung des klassischen Profilteilchenmodells (s.a. [177]). Die Pacejka-
Reifen sind am FST mithilfe von Versuchsdaten parametriert worden (s.a. [178]). Neben dem
Magic Formula Ansatz wird in dieser Arbeit daher auch das von der cosin scientific software
AG vertriebene F-Tire Reifenmodell verwendet. Bei diesem werden Uber den Umfang des
Reifens mehrere sogenannte Belt-Elemente verteilt, welche wiederum mit unterschiedlichen
Feder-, Dampfer- und Reibelementen gegenlber der Felge gelagert werden [179]. Diese
Vorgehensweise ermdglicht die Nachbildung der Reifendeformation bei komplexen
Kontaktbedingungen zwischen Reifen und Fahrbahn, insbesondere auch beim Uberfahren
von Einzelhindernissen. Fur die FTire-Reifen wurde ein Modell aus der ADAMS-Datenbank
verwendet, welches mit Erfahrungswerten der OEMs bedatet wurde.
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Abbildung 6-1: In der Mehrkérpersimulation verwendetes Vollfahrzeugmodell flr Variante C

6.1.2 Analyse des Bremsnickverhaltens

Wie in Abschnitt 1.1 und 4 definiert, ist es eine zentrale Anforderung an das Konzept der MLTA,
trotz des vergroéfRerten Bauraumangebots unangenehme Nickwinkel infolge des Bremsens zu
vermeiden. Um dies nachzuweisen und gleichzeitig auch den in Abschnitt 5.2 gezeigten
Einfluss des beweglichen Langspols bei instationaren Anregungen zu untersuchen, werden
mit dem in Abbildung 6-1 dargestellten MKS-Modell Bremsmandver auf ebener Fahrbahn
durchgefuhrt. Dazu werden die drei Fahrzeugvarianten (Var. A, Var. B und Var. C) aus 100
km/h mit je 0.3 g, 0.5 g, 0.7 g und 0.9 g verzogert. Als Beladungszustand wird die Last in
Konstruktionslage (Messlast 2) ausgewahlt. Der Abbremsvorgang geschieht mittels eines
sprungférmigen Verzogerungssignals. Die Bremsung beginnt bei t=2 s und wird mit einer
Rampenzeit von 0.1 s auf den entsprechenden Zielwert erhéht. Da im vorhandenen Modell
keine Bremskraftregelung integriert ist, wird zur Naherung eine ideale Verteilung der
Bremskraft xz (s.a. Gleichung (2.1)) zwischen der Vorder- und Hinterachse angenommen. Die
Gegenuberstellung der idealen Bremskraftverteilung fir die drei Fahrzeugvarianten erfolgt in
Abbildung A-11.

Abbildung 6-2 (oben) stellt das Eingangssignal der Verzdgerung sowie den damit
einhergehenden Verlauf des Nickwinkels exemplarisch fur eine Abbremsung mit 0.7 g dar.
Ausgewertet werden zum einen der sich einstellende stationare Nickwinkel 9., bei dem die
Schwingung wieder abgeklungen ist, sowie die maximale Nickwinkeliberhéhung 9,5, welche
gegenuber dem Stationarwert gemessen wird. Im unteren Teil werden die beiden Messgrofien
fur alle betrachteten Verzdgerungen gegenibergestellt. Bezlglich der stationaren Nickwinkel
fallt auf, dass beide mit Zusatzmasse versehenen Varianten einen niedrigeren Messwert
aufweisen, als dies bei dem Serienfahrzeug (Var. A) der Fall ist. Dies liegt in der nun fast
paritdtischen Gewichtsverteilung (vgl. auch Tabelle A-1), dem niedrigeren Schwerpunkt (h.)
und der damit einhergehenden, nach hinten verschobenen Bremskraftverteilung (xp,)
begrindet (vgl. Gleichung (2.1) und Abbildung A-11). Werden lediglich die modifizierten
Fahrzeugvarianten (Var. B und C) untereinander verglichen, so zeigt sich, dass die MLTA im
betrachteten Verzégerungsbereich stets einen leicht hdheren Nickwinkel aufweist. Dies ergibt
sich aufgrund der niedrigeren Bremsabstlitzung im Vergleich zur Verbundlenkerachse und ist
ein Ergebnis der Wechselwirkungen unter den gewichteten Zielwerten im
Optimierungsprozess (s.a. Abschnitt 5.2.1 und Abbildung A-4).
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Bei Betrachtung der Nickwinkellberhéhung fallt auf, dass erneut Var. A die groten Messwerte
aufweist. Auch hier ist dies auf die hohere Schwerpunktlage zurlckzufuhren. Die Nick-
Uberschwingungen von Var. B und C fallen bei niedrigen bis mittleren Verzégerungen fast
identisch aus. Bei starker Abbremsung (0.7 g und 0.9 g) fallt die Uberhéhung an Var. B im
Vergleich zu Var. C starker aus. Wird diese Beobachtung mit dem zeitlichen Verlauf des
Nickwinkels bei 0.7g (s.a. Abbildung 6-2) abgeglichen, lassen sich bei Var. B die starker
ausgepragte Uberhéhung und das Nachschwingen im Bereich des Maximums erkennen. Da
die Unterschiede erst bei groReren Verzdgerungen sichtbar werden, deutet dies auf eine
starkere Dampfung der MLTA bei hoéheren vertikalen Radgeschwindigkeiten hin (vgl. auch
Abbildung 5-19 (unten)).

Insgesamt lasst sich fir die gezeigte Untersuchung festhalten, dass sich mit dem Konzept der
MLTA ein zufriedenstellendes Bremsnickverhalten einstellen lasst. Die stationaren Nickwinkel
sind mit dem hier ausgewahlten Satz an Kinematikpunkten gegeniber der
Verbundlenkerachse (Var. B) leicht erhoht. Jedoch zeigt sich auch, dass diese Unterschiede
im Vergleich zu den Einflissen der Massenverteilung und Schwerpunktslage untergeordnet
sind. Die beiden mit Ballastmassen ausgestatteten Fahrzeuge weisen gegenuber dem
Serienfahrzeug sowohl bzgl. des stationdren als auch der Nickwinkel-Uberhéhung eine
deutlich niedrigere Nickbewegung auf.

6.2 Verhalten infolge vertikaler Anregungen

Wie in den vorangegangenen Abschnitten vorgestellt, weist die MLTA auf Achsebene einige
Besonderheiten auf. Insbesondere sind hier das Umschwingen des Langspols hinter die
Radmitte (s.a. Abbildung 5-9 ), die erhéhten Nebenfederraten beim Ausfedern (s.a. Abbildung
5-17) und die positive Schragfederung bei gleichzeitig niedriger Langsnachgiebigkeit (s.a.
Abbildung 5-21) von Interesse. Um diese Eigenschaften zu untersuchen, werden
Gesamtfahrzeugversuche bei unterschiedlichen vertikalen Anregungen durchgefihrt.
Zunachst wird dazu das Demonstratorfahrzeug und dessen Instrumentierung vorgestellt.
AnschlieRend werden auf Basis der in Abschnitt 2.4.5 gezeigten Vorgehensweise die
verwendeten Sitz-Mensch Ersatzsysteme eingefuhrt. Diese basieren jeweils auf einem Ein-
Massen Schwinger und dienen zur Nachbildung der Schwingungen des Oberkérpers in
vertikaler (Sitzkissen) und longitudinaler Richtung (Rickenlehne) (s.a. Abschnitt 2.4.4). Mit
diesen ist die objektive Bewertung des Komforts mdglich. Die Evaluation erfolgt anhand der
ballastierten Varianten B (TBA) und C (MLTA). Ergebnisse zum Serienfahrzeug (Var. A) sind,
auch aus Grunden der Geheimhaltung, nicht Gegenstand dieser Untersuchung. Die
Bewertung des Komforts erfolgt fir die Uberfahrt von zwei Fahrbahnoberflichen mit
unterschiedlichen Rauigkeiten und dem Passieren eines Einzelhindernisses. Die Beurteilung
des Komforts und der Achseigenschaften geschieht in Abhangigkeit der gefahrenen Mandver,
weshalb zunachst Ergebnisse fur die Fahrten auf den unebenen Fahrbahnen und
anschlieRend die Uberfahrt tiber das Einzelhindernis thematisiert werden. Alle Realversuche
werden auf dem Ford Testgelande im belgischen Lommel (,Lommel Proving Ground®)
durchgefuhrt. Dem Anhang ist daher ein Plan von dem Gelande angeflgt (s.a. Abbildung
A-12). Fir die Fahrt Uber die unebenen Stra3enoberflachen sind die Komfortstrecken 11 und
14 maldgeblich, wahrend die Einzelereignisse auf dem Streckenabschnitt 4 durchgeflihrt
werden. Unterstitzend zu den Gesamtfahrzeugversuchen kommt das MKS-Modell (s.a.
Abbildung 6-1) zum Einsatz, welches weiterfiihrende Rlckschlisse Uber das Verhalten der
MLTA im Gesamtfahrzeug erlaubt.
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6.2.1 Messfahrzeug

Das Demonstratorfahrzeug wird nach entsprechenden UmbaumalRnahmen (s.a. Abbildung
5-18) mit den bereits in Abschnitt 4.2 und Abbildung 4-8 gezeigten Ballastmassen
ausgestattet. Neben diesen muss der Demonstrator selbstverstandlich auch in der Lage sein,
die MLTA aufzunehmen. Abbildung 6-3 stellt dazu exemplarisch einen in das
Demonstratorfahrzeug eingebauten MLTA-Prototypen dar. Um einen objektiven Vergleich
sicherzustellen, werden die Demonstratorfahrzeuge dariber hinaus mit diversen Sensoren
ausgestattet (s.a. Abbildung 6-3). An dieser Stelle soll sich lediglich auf die flr diese Arbeit
besonders relevanten Instrumente  beschrankt werden. Zur Messung der
Aufbaubeschleunigungen an den jeweils interessanten Messpunkten sind hier vor allem die
triaxialen Sensoren an der Sitzschiene (Typ: PCB triaxial accelerometer), die uniaxialen
Sensoren an den Federbein- und Dampferaufnahmen (Typ: Kistler MEMS 8315a) und die
Tragheitsmesseinheit (IMU) (Typ: OXTS RT2502) von Bedeutung. Hinzu kommen
Seilzugpotentiometer (Typ: ASM LG 1000 mm), welche die Messung der relativen Bewegung
des Rades zum Aufbau ermdglichen. Die Erfassung der Daten wird dabei von einem Onboard-
System verwaltet und kann direkt von den Testfahrenden gestartet werden (s.a. [180]). Als
Abtastrate flir die Messung werden flr die Beschleunigungssensoren und die
Seilzugpotentiometer 250 Hz genutzt. Die Signale der IMU werden mit 50 Hz erfasst.

. Triaxiales celrometer j MEMS Accélerometer
| Sitzschiene Fahrer |

MLTA im
Demonstrator

'« Federbeindom vorne %

Seilzugpotentiometer [
Rad hinten links

Abbildung 6-3: Instrumentierung des Demonstratorfahrzeug und Integration der MLTA-
Prototypenachse in das Demonstratorfahrzeug; Fotos Ford Lommel Proving Ground und CP
Tech GmbH

Da das Signal der IMU dartber hinaus nur in gefilterter Form vorliegt, werden die
Winkelbeschleunigungen des Aufbaus aus den an den oberen Dampferlagern gemessenen
vertikalen Beschleunigungen (ary ,) berechnet. Gleichung (6.1) zeigt die ndherungsweise
Ermittlung. Da die Beschleunigungen lediglich in z-Richtung vorliegen, wird die
Gierwinkelbeschleunigung vernachlassigt:
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0, 1 aTM’f'ri’Z(t) — aTM,f,l&Z(t) aTM,r,ri,z(t) - aTM,T,le,z(t)
Pp(t) = 5 ) + ;
™.f ™,
(6.1)
9 L (¢ t)—a t) a ,(8)—a C(t
19B (t) ~ . ( TM,f,le,z( ) TM,r,le,z( ) + TM,f,T‘l,Z( ) TM,T,TL,Z( ))
2 lrm [

Da fir beide Rotationsrichtungen (Roll- ¢ und Nickbeschleunigung 93) jeweils zwei
Sensorpaare zur Verfiugung stehen, wird der Mittelwert aus beiden Paaren ermittelt.
Geometrisch sind dazu jeweils der laterale (by;,) und longitudinale Abstand (I;,,) der Domlager
mafgeblich. Auf diese Weise wird der Einfluss von Storgrof3en, wie zum Beispiel die Elastizitat
der Karosserie, minimiert. Die notwendigen Positionen der Sensoren werden in Tabelle A-8
des Anhangs zusammengefasst. Zusatzlich zeigt Abbildung 6-4 exemplarisch den Vergleich
zwischen einer berechneten und der mit IMU gemessenen Rollwinkelbeschleunigung wahrend
der Fahrt Gber eine unebene Stralle.

500 T T T
—— Signal berechnet
400 - —— Signal Triagheitsmesseinheit

300 - | ]
200 - 1
100 | b

Rollwinkelbeschleunigung in deg/s®
o

-100 - |
-200 ~ =
-300 - *
-400 +~ —
_500 | | | | | |
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Zeitins

Abbildung 6-4: Abgleich zwischen berechneter und gemessener Winkelbeschleunigung

Die aus Gleichung (6.1) bestimmten Winkelbeschleunigungen kénnen zusammen mit den drei
translatorischen Signalen des Accelerometers an der Sitzschiene (ags;) sowie den
geometrischen Daten aus der Tabelle A-8 zur Berechnung der Beschleunigung an den
Schnittstellen zum Sitz-Mensch Ersatzsystem herangezogen werden. So ergibt sich unter
Vernachlassigung der Kreiselbeschleunigungen exemplarisch fur die Beschleunigung an der
Hufte (a pip):

¢g(t)

Ip(t)
0

Apip(t) = as(t) + X TstHip (6.2)
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Diese dienen anschlieRend als Eingangsgréf3en des Sitz-Mensch Ersatzsystems und kénnen
mit Gleichung (2.38) und den in Abschnitt 6.2.2 gezeigten Ubertragungsfunktionen verrechnet
werden. Die sich ergebenden Ausgangssignale des Sitz-Mensch Ersatzsystems werden zur
objektiven Beurteilung des Fahrkomforts schlieBlich mit der menschlichen Empfindung
gewichtet (s.a. Abschnitt 2.4.5).

Zusatzlich zu den Beschleunigungen werden die Bewegungszustande der einzelnen Rader
relativ zum Aufbau Uber vier Seilzugpotentiometer vermessen (Azgrp). Mit Kenntnis der
vorliegenden Einfederungszustande und -geschwindigkeiten kann weiterfuhrend eine
Abschatzung Uber die im Fahrversuch auftretenden Federungs- und Dampfungseigenschaften
gemacht werden (s.a. Abschnitt 2.4.2). Da bei der Uberfahrt von Unebenheiten jedoch eine
allgemeine Bewegung aus gleich- (syc,pwr) und wechselseitiger Bewegung (syczowr)
vorliegt, missen ihre Anteile zunachst aus den Sensordaten separiert werden. Gleichung (6.3)
zeigt dies am Beispiel fir die Hinterrader:

1
Swe,zpwr(t) = 5 (AZSTP,r,le ®+ AZSTP,r,ri(t))

(6.3)

bWPr
Swe,zowr () = b

*AZsrp r1e(t) — Swezpwr (L)
STP,r

Wahrend der relative parallele Radhub somit als Mittelwert aus rechter und linker
Radbewegung verstanden werden kann, wird der wechselseitige Hub am linken Rad uber die
Abweichung zu diesem Mittelwert gebildet. Hinzu kommt das Verhaltnis der hinteren Spurweite
und der Spurweite der Seilzugpotentiometer by p /bsrp . Dieses gibt die Ubersetzung des
Seilzugpotentiometers gegenuber der Radmittenspur an. Wie sich anhand von Abbildung 6-3
erkennen lasst, sind diese an der AuRenseite der Rader angebracht. Die VergrélRerung der
Spurweite des Seilzugpotentiometers wird hier aufgrund der Reifenbreite (etwa 200 mm) und
einem Offset des Potentiometers von etwa 50 mm zum Reifen mit etwa 300 mm angenommen.
Die Ableitung der beiden Kenngréen nach der Zeit ergibt schliellich die gleich- und
wechselseitige Radgeschwindigkeit, welche fur die Betrachtung der Dampfungseigenschaften
malfdgeblich sind. Um ein ausgepragtes Rauschen infolge der Differentiation zu vermeiden,
wird das Resultat noch mittels eines Tiefpassfilters (< 30 Hz) gefiltert.

6.2.2 Sitz-Mensch Ersatzmodell

Da das Versuchsfahrzeug nicht mit Beschleunigungssensoren an den Schnittstellen zwischen
Sitz und Mensch ausgestattet ist, werden der Einfachheit halber auf Ein-Massen Schwinger
Modelle zur Nachbildung des Sitz-Mensch Ersatzsystems zuruckgegriffen. Die
Schwingungsubertragung zwischen Aufbau und Sitz-Menschmodel findet dabei in vertikaler
Richtung an der Hufte (H-Punkte) und in Langsrichtung an der Rlckenlehne statt. Als
Eingangssignale dienen jeweils die mit Gleichung (6.2) abgeschatzten Beschleunigungen. Es
wird dabei von ungekoppelten Schwingungen ausgegangen. Die hier verwendeten
Schwingungsparameter der jeweiligen Sitz-Mensch Ersatzsysteme werden in Tabelle 6-1
zusammengefasst.
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Im Folgenden soll kurz auf die betrachteten Parameter der Ein-Massen-Schwinger
eingegangen werden. Da fur die Gewichte der Insassen gemafy Abschnitt 2 68 kg (inkl. 7 kg
Gepack) angenommen werden kdnnen und die Masse des Unterkdrpers (Beine) ca. 25 % der
Gesamtmasse ausmacht (s.a. [44]), verbleiben entsprechend 51 kg fir die Masse des
Oberkorpers.

Modellparameter Sitzkissen (Vertikal) Ruckenlehne (Langs)
Masse Oberkdrper mgy 51 kg 51 kg
Eigenfrequenz Sitz-Mensch fs 3.6 Hz 4.9 Hz
Federsteifigkeit csy 26100 N/m 48340 N/m
Dampfungsmal Sitz-Mensch Dgy 0.25 0.22
Dampfungskonstante dgy 577 Ns/m 691 Ns/m

Tabelle 6-1: Auflistung der verwendeten Modellparameter zu den Sitz-Mensch
Ersatzsystemen in vertikaler und longitudinaler Richtung

Die Steifigkeit in vertikaler Richtung wird als eine Reihenschaltung aus der in [64] gemessenen
und am Arbeitspunkt (51 kg) linearisierten Steifigkeit des Sitzkissens (ca. 36.6 N/mm) sowie
der in [53] angegebenen Nachgiebigkeit des menschlichen Koérpers (ca. 91 N/mm)
angenommen. Das Dampfungsmal von 0.25 hingegen ist [44] entnommen und ergibt mit den
restlichen Parametern die Dampfungskonstante. Die Schwingungseigenschaften an der
Rickenlehne basieren ebenfalls auf den Angaben in [44] und sind lediglich mit der
angenommen Masse des Oberkorpers verrechnet worden. Abbildung 6-5 zeigt die sich derart
ergebenden Ubertragungsfunktionen in Langs- und Vertikalrichtung.

fSH,Z = 3.6 Hz, DSH,Z = 0.25
= T fSH,x =49 Hz, DSH,x =0.22

VergroRerungsfunktion in (-)

-
-
LT an o

—_—— T

0 5 10 15 20 25
Frequenz in Hz

Sitzkissen = = Rlckenlehne

Abbildung 6-5: Sitziibertragungsfunktion der Sitz-Mensch Ersatzsysteme am Sitzkissen
(vertikal) und an Rickenlehne (langs)
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6.2.3 Verhalten auf unebener Fahrbahn

Bei der Uberfahrt von unebenen Fahrbahnen werden vorrangig die Eigenschaften im ,primary
ride“ (ca. 1-5 Hz) untersucht. Da ein Fokus der durchgefihrten Testfahrten auf der
Untersuchung des Umschwingens des Langspols liegen soll und dieses im vorliegenden Fall
erst bei Federwegen von etwa 60 mm eintritt, werden flr die Versuchsfahrten Komfortstrecken
mit mittlerer und hoher Intensitat ausgewahlt (Streckabschnitt 11 und 14 in Abbildung A-12).
Wahrend das mittlere StralRenprofil mit 50 km/h Gberfahren wird, liegt die Fahrgeschwindigkeit
bei dem hohen StraRenprofii bei 80 km/h. Abbildung 6-6 zeigt die Uberfahrt des
Demonstratorfahrzeugs Uber exemplarische Komfortstrecken des Testgelandes.

Abbildung 6-6: Demonstrator wahrend der Fahrt Gber die Komfortstrecken des Lommel
Proving Ground; Fotos Ford Lommel Proving Ground und [181]

Da dem Autor die normierten KenngrofRen (Allgemeiner Unebenheitsindex (AUN) und
Welligkeit (w)) zur Kategorisierung der Streckenprofile des Prufgelandes unbekannt sind,
sollen zunachst zur Einordnung der Versuchstrecken die Standardabweichung (STD) der
gemessenen relativen Radwege (opy,+) und Radgeschwindigkeiten (opy,,) mit denen aus der
Mehrkorpersimulation verglichen werden. Dazu wird das in Abbildung 6-1 gezeigte MKS-
Modell Gber die in Abschnitt 2.4.1 und Abbildung 2-13 gezeigten synthetischen und normierten
Strallenprofile gefahren und als Vergleichsreferenz zu den Messwerten herangezogen.

Standardabweichung Messung Simulation
Radhub 14 ~5mm o ~ 6mm
mittleres Profil / Rauigkeit B/C PwT.m PwrB/C
Radgeschwindigkeit N N
mittleres Profil | Rauigkeit B/c  °Pwvm ~ 100mm/s  Opwypc = 110 mm/s
Radhub 0, =~ 20mm o =~ 15mm
hohes Profil / Rauigkeit C/D PWT.R PWT.C/D
Radgeschwindigkeit

hohes Profil / Rauigkeit C/D Opwv = 240mm/s - Opwy.c/p ~ 265 mm/s

Tabelle 6-2: Vergleich der Standardabweichungen der sich ergebenden Radwege und
-geschwindigkeiten in der Messung und Simulation
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Wie sich anhand von Tabelle 6-2 ablesen lasst, entspricht die Anregung des realen
Strallenprofils mit mittlerer Intensitdt (opyr, und opyy,,) etwa dem synthetischen

Strallenprofil der Kategorie B/C (AUNg,c = 32 cm3 , w = 2), wahrend das reale Profil mit hoher
Intensitat (opy 1, UNd opyy ;) €twa die Anregung einer Stral3e der Kategorie C/D widerspiegelt
(AUN¢/p = 128 cm3,w = 2). Somit entspricht das reale mittlere StraRenprofil am ehesten einer

deutschen Landstralle in schlechtem Zustand, wahrend das hohe Stral3enprofil eine
nordamerikanische Strafle in schlechtem Zustand wieder gibt (vgl. Abschnitt 2.4.1). Alle
Angaben bzgl. der Standardabweichung sind mit Var. B ermittelt worden.

Die aus den realen Messfahrten generierten Ergebnisse zu den komfortrelevanten
Ganzkorper-Schwingungen (WBVs) sind in Tabelle A-9 (TBA) und Tabelle A-10 (MLTA) des
Anhangs ausfuhrlich dargestellt. Im Folgenden wird, aufgrund der besseren Lesbarkeit,
lediglich auf eine Auswahl der Ergebnisse eingegangen. So zeigt Abbildung 6-7 die
frequenzgewichteten und mit den rdumlichen Korrekturfaktoren berechneten Ride Values (s.a.
Gleichung (2.35)) flr die Messung bei der Uberfahrt des StraRenprofils mit mittlerer Intensitat.
Die sich ergebenden Werte flir die Varianten B (TBA) und C (MLTA) werden gegentibergestellt
und gleichzeitig anhand der aus ISO 2631-1997 bekannten, subjektiv empfundenen
Diskomfort-Niveaus skaliert. Bei Analyse der Ergebnisse fallt auf, dass die Variante mit MLTA
Uber fast alle Schnittstellen zum menschlichen Korper einen hdéheren Diskomfort aufweist.
Entsprechend fallt fiir Var. C auch der ORV als Ergebnis der raumlichen Uberlagerung (s.a.
Gleichung (2.44)) unkomfortabler aus. Hier liegt das Ergebnis der Variante mit MLTA in dem
Bereich ,recht unkomfortabel“, wahrend der ORV von Var. B zwischen den Niveaus ,ein
bisschen unkomfortabel“ und ,recht unkomfortabel“ angesiedelt werden kann (s.a. Tabelle
2-2).

08 T T T T T T T T T T T T T T T T 08

0.5

0.315

Ride value in m/s?
Diskomfort-Niveaus in m/s?

O TBA B MLTA

Abbildung 6-7: Vergleich des objektiv geschatzten Diskomforts des Fahrenden zwischen der
Var. B (TBA) und Var. C (MLTA) infolge der Messfahrt Gber das Stral’enprofil mit mittlerer
Intensitat
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Die grofiten Unterschiede zwischen den beiden Vergleichspartnern lassen sich insbesondere
in vertikaler Richtung an der Hifte und in longitudinaler Richtung an der Ruckenlehne
ausmachen. Weiterhin sei auch auf die Beschleunigungsunterschiede um die
Rotationsachsen hingewiesen, welche in der Gesamtbetrachtung vergleichsweise klein
ausfallen, aufgrund der Hebelverhaltnisse jedoch gréleren Einfluss auf die anderen
Schnittstellen austben kénnen.

Bei Betrachtung der Ergebnisse fur das StralRenprofil mit hoher Rauigkeit kehren sich die
Beobachtungen um. So lasst sich anhand von Tabelle A-10 und Abbildung 6-8 erkennen, dass
der empfundene Diskomfort fur die Variante mit MLTA etwa 8 % geringer ausfallt als bei dem
Vergleichspartner mit TBA. Dies fuhrt aufgrund des nun etwa dreimal héher ausfallenden
Diskomfort-Niveaus jedoch nicht zu einer signifikanten Anderung in der geschéatzten
subjektiven Wahrnehmung. Aufgrund der verwischenden Ubergange zwischen den normierten
Niveaus kénnen die Ergebnisse der beiden Fahrzeugvarianten den Bereichen ,unkomfortabel*
bzw. ,sehr unkomfortabel“ zugeordnet werden (s.a. Tabelle 2-2). Als Hauptrichtungen der
Anregungen lassen sich die vertikalen Schwingungen an der Sitzoberflache (Hlfte), an der
Rickenlehne und an den Fuflen ausmachen. Fir all diese weisen die CRVs flr das Fahrzeug
mit dem MLTA-Prototyp geringere Beschleunigungswerte auf.
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Abbildung 6-8: Vergleich des objektiv geschatzten Diskomforts des Fahrenden zwischen der
Var. B (TBA) und Var. C (MLTA) infolge der Messfahrt Gber das Stralenprofil mit hoher
Intensitat

Um den Einfluss der Federungs- und Achseigenschaften tiefergehend analysieren zu
kénnen, werden im Folgenden die spektralen Leistungsdichten der Beschleunigungen in den
Hauptrichtungen der Komfortevaluation fiir die beiden Fahrbahnoberflachen und
Fahrzeugvarianten ausgewertet.
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Abbildung 6-9: Spektrale Leistungsdichte ausgewahlter Beschleunigungssignale bei
Uberfahrt Giber das reale StraBenprofil mit mittlerer Intensitat
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Abbildung 6-10: Spektrale Leistungsdichte ausgewahlter Beschleunigungssignale bei
Uberfahrt tiber das reale Stralenprofil mit hoher Intensitét
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Zunachst soll die Anregung auf dem mittleren StralRenprofil betrachtet werden. Die spektrale
Leistungsdichte der Beschleunigungen ist in Abbildung 6-9 dargestellt. Wahrend in der oberen
Halfte der Abbildung mit der vertikalen Beschleunigung an der Sitzschiene und der
Nickwinkelbeschleunigung die wesentlichen Kenngrélien des Aufbaus dargestellt sind, zeigen
die unteren beiden Diagramme die Ausgangssignale der Ein-Massen-Schwinger von den Sitz-
Mensch Ersatzsystemen. Die Letzteren werden dabei sowohl mit als auch ohne Gewichtung
nach der Frequenz und Richtung dargestellt. Bei Betrachtung der Vertikalbeschleunigung an
der Sitzschiene fallt auf, dass die Variante mit TBA im Bereich der Aufbaueigenfrequenz (ca.
1.5 Hz) zunachst einen héheren Peak aufweist. Anhand von Tabelle 5-3 Iasst sich jedoch
eigentlich erwarten, dass dieser bei der MLTA-Variante aufgrund der hoheren (quasi-
statischen) Aufbaueigenfrequenz und auch aufgrund des geringeren (quasi-statischen)
Dampfungsmalies hoéher ausfallen sollte (s.a. [44] und Abbildung 2-15). In den hoéheren
Frequenzbereichen weist fast ausschlielllich die Variante mit MLTA hdhere spektrale
Leistungsdichten auf. Insbesondere ist hier auch auf den Bereich zwischen der Aufbau- und
Radeigenfrequenz (ca. 5-10 Hz, ,Choppiness“-Bereich (s.a. [42,43])) hinzuweisen. Diese
Beobachtungen in Kombination mit den Dampfungseigenschaften aus Abbildung 5-19 legen
nahe, dass bei Var. C infolge einer dynamischen Anregung ein erhéhtes Dampfungsmal
vorliegt. Als Konsequenz lasst sich bei der MLTA-Variante in genau diesem Frequenzbereich
auch ein ausgepragter zweiter Peak in der PSD der Nickwinkelbeschleunigung ausmachen.
Bei der TBA-Variante fallt hier der erste Peak etwas starker aus als bei dem MLTA-
Demonstrator. Der zweite Peak in der PSD zur Nickwinkelbeschleunigung ist dann gegenlber
Var. C jedoch deutlich reduziert. An dem Sitzkissen (Hufte) und der Rickenlehne spiegeln sich
sowohl die translatorische als auch die rotatorische Beschleunigungen wider. Die Hohe der
vorliegenden Peaks ist dabei von der Anregung und der jeweiligen VergréRerungsfunktion
(s.a. Abbildung 6-5) der Sitz-Mensch Ersatzmodelle abhangig. So lasst sich auch erkennen,
dass mit den verwendeten Modellen und der vorliegenden Anregung keine signifikanten
Anteile bei Frequenzen oberhalb von 5 Hz auftreten. Die mit der menschlichen Empfindung
gewichteten Signale zeigen schlie8lich, welche Anteile besonders stark in das Diskomfort-
Gefiihl eingehen. An der Hifte wird durch den Verlauf der Gewichtungsfunktion W, (s.a.
Tabelle 2-1 und Abbildung 2-19) insbesondere der Bereich zwischen 4-8 Hz betont. Fir die
Langsrichtung an der Ruckenlehne gilt die Gewichtungsfunktion W,, welche im Bereich 1-10
Hz maximal ist. Beide heben somit den Frequenzbereich zwischen der gefederten und
ungefederten Masse hervor. Die erhdhte dynamische Dampfung bei der Fahrzeugvariante mit
MLTA und die damit einhergehende, verstarkte Systemantwort in diesem Frequenzbereich
geht somit gleich an mehreren Stellen negativ in das Komfortempfinden der Insassen mit ein.

Wahrend sich bei der Uberfahrt tber das mittlere StraRenprofil Leistungsdichten mit
ausgepragten Ausschlagen uber einen weiten Frequenzbereich beobachten lassen, ergeben
sich bei dem Strafl3enprofil mit hoher Intensitat vor allem im Bereich der Aufbaueigenfrequenz
starke Maxima. GemalR Abbildung 6-10, resultiert zum Beispiel bei der vertikalen
Beschleunigung an der Sitzschiene ein Maximum, welches etwa 50-fach hoher ausfallt als
jenes bei dem mittleren Straenprofil. Ausschlage in anderen Frequenzbereichen fallen im
Vergleich zum initialen Peak deutlich geringer aus und werden entsprechend kaschiert. Da
sich hier bei der TBA-Variante im Bereich der Aufbaueigenfrequenz erneut eine starkere
Reaktion ergibt, fuhrt dies letztlich auch an den Sitz-Mensch Ersatzmodelle zu einem hdheren
Diskomfort (s.a. Abbildung 6-8 und Tabelle A-9). Dies gilt sowohl flir die Berechnungsmethode
mit quadratischer Mittelung (RMS), als auch fir die Berechnungen mit vierter Potenz (VDV,
RMQ, s.a. Gleichungen (2.20) und (2.21)). Laut Tabelle A-10 werden fur die Scheitelfaktoren
(crest factors) beim rauen Stralienprofil Werte von etwa 5 berechnet, die somit in der Nahe
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des Grenzwerts von 6 kommen [72]. Bezuglich der VDV- und RMQ-Werte fallen die
Unterschiede zwischen den beiden Fahrzeugvarianten noch deutlicher aus.

In beiden Mandvern fallen bei der MLTA-Variante geringere Peaks im Bereich der
Aufbaueigenfrequenz sowie hdhere PSD-Anteile dahinter auf. Beides spricht fir ein erhdhtes
Dampfungsmal® des MLTA-Demonstratorfahrzeugs im Vergleich zur TBA-Variante. Um die
Federungs- und Dampfungseigenschaften der beiden Varianten unter dynamischer Anregung
zu vergleichen, werden in Anlehnung an Abbildung 5-21 die Verlaufe der Eigenfrequenz und
des DampfungsmalRes mit der Wahrscheinlichkeitsdichte der jeweiligen Radbewegung
gegenubergestellt. Bei der Eigenfrequenz soll an dieser Stelle darauf hingewiesen werden,
dass der in Abbildung 6-11 dargestellte Verlauf im Gegensatz zu der Kurve aus Abbildung
5-21 mit Hilfe einer konstanten Aufbaumasse berechnet wird. Schliellich dndert sich diese
wahrend der Durchfihrung der Mandver nicht. Die Wahrscheinlichkeitsdichten werden in
Abbildung 6-11 in Form von Histogrammen approximiert. Hier lasst sich erkennen, dass diese
naherungsweise einer Gauly’'schen Normalverteilung folgen. Aus diesem Grund konnen in
Abbildung 6-11 auch die 20-Bereiche der Standardabweichung gekennzeichnet werden, in
welchen etwa 68 % der gemessenen Radhibe und -geschwindigkeiten zu erwarten sind. Beim
Vergleich von Variante B und C fallt auf, dass die 2o-Intervalle fir die MLTA stets kleiner
ausfallen. So verbleibt die MLTA-Radgeschwindigkeit beim mittleren StralRenprofil fast
ausschliellich im low-speed Bereich der Dampfung (s.a. Abbildung 2-16). Bei der TBA
hingegen endet der 20-Bereiche etwa auf Hohe der Kniepunkt-Geschwindigkeit, sodass hier
bereits signifikante Anteile, in der Grélenordnung von etwa 32 %, im high-speed Bereich und
damit mit einem deutlich reduzierten Dampfungsmal arbeiten. Bei dem StralRenprofil mit
hoher Intensitat setzt sich diese Beobachtung in ahnlicher Weise fort. Hier erstreckt sich das
20-Intervall der TBA bereits in den Radgeschwindigkeitsbereich der high-speed Dampfung,
wohingegen das Intervall der MLTA etwa auf Hohe der Kniepunktgeschwindigkeit endet.
Bezuglich der Radhulbe ergibt sich hier ein ahnliches Bild. Auch hier weist die MLTA-Variante
eine geringere Standardabweichung auf, wodurch die Achse weniger haufig hohere
Federwege erreicht.

Um die dynamischen Federungs- und Dampfungseigenschaften quantifizieren zu kénnen, wird
gemal Gleichung (2.31) eine Linearisierung der Steifigkeit bzw. Dampfung vorgenommen. Da
hier die vorliegenden Krafte und Wege in jedem Zeitpunkt eingehen, wird so die Haufigkeit des
Auftretens berlcksichtigt. Tabelle 6-3 fasst die Ergebnisse beziglich der linearisierten
Eigenfrequenz (fz;,) und des Dampfungsmalles (Dp;,) sowie die gemessenen
Standardabweichungen des Radhubs (op,) und der -geschwindigkeit (opy,) Zusammen. Bei
Uberfahrt tGber das mittlere StraRenprofil bestatigen sich die bereits anhand von Abbildung
6-11 gemachten Beobachtungen. Bei der TBA-Variante sinkt das linearisierte Dampfungsmaf}
infolge der dynamischen Anregung gegenuber dem quasi-statischen Zustand um etwa 25 %
auf 0.42. Demgegentber steigt das dynamische Dampfungsmal fur die MLTA-Variante sogar
um 10 % auf 0.58 an und weist somit eine deutlich Uberhéhte Dampfung gegenuber der
Referenz auf. Bei dem Stralenprofil mit hoher Intensitat fallt das linearisierte Dampfungsmalf
der Var. B auf etwa 0.28 und damit auf etwa 50 % gegenuber dem quasi-statischen Zustand.
Bei dieser Anregung fallt nun auch der Wert des Dampfungsmalles der MLTA-Variante ab.
Hier werden nur noch 0.39 und damit etwa 75 % des Ausgangswertes erreicht.
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Bei der linearisierten Eigenfrequenz lassen sich fir das mittlere Straflenprofil bei beiden
Fahrzeugvarianten kaum Anderungen gegeniiber der quasi-statischen Angabe feststellen.
Dies liegt in der geringen Standardabweichung des Radhubs um die Nulllage der
Radaufhangung begriindet. Erst bei der hohen Anregung wird bei beiden Varianten eine
gestiegene dynamische Eigenfrequenz beobachtet. Bei der MLTA steigt diese um etwa 0.5 Hz
und bei der TBA um etwa 0.8 Hz. Bei der TBA liegt dies in dem haufigeren Eingriff des
Anschlagpuffers begrundet, hier endet der 2o-Bereich des Radhubs etwa bei 5 mm vor dessen
Einsatzpunkt. Bei der MLTA werden ebenfalls Radwege Uber den Puffereinsatz hinaus
festgestellt. In dieser Variante endet der 20-Bereich etwa 10 mm vor dem Einsatz des Puffers.
Gleichzeitig flhrt bei der MLTA aber auch die gestiegene Nebenfederrate im Drehgelenk RU,
welche insbesondere bei Ausfederung beobachtet werden kann (s.a. Abbildung 5-21), zu einer
Erhéhung der Eigenfrequenz.

Neben diesen Angaben enthalt Tabelle 6-3 zusatzlich die Wahrscheinlichkeit, mit welcher ein
Radhub von uber 60 mm Einfederung eintritt. Aufgrund der Uberhdhten dynamischen
Dampfung tritt dieses Ereignis bei der MLTA-Variante nicht ein. Mit den
Dampfungseigenschaften der TBA sind diese Radhube mit 0.5 % Wahrscheinlichkeit auf dem
Fahrbahnprofil mit hoher Rauigkeit ebenfalls sehr selten. Hinzu kommt, dass diese
Rauigkeitsklassen, gemal dem Stand der Technik (s.a. Abschnitt 2.4.5, Tabelle 6-2 und [58]),
lediglich mit 0.4 % (Rauigkeitsklasse D) bzw. 8 % (Rauigkeitsklasse C) im realen StralRennetz
vertreten sind. Aus diesem Grund wird das Umschwingen des Momentanpols hinter die
Radmitte bei Radhiben von etwa 60 mm mit der hier vorliegenden Feder- und
Massenauslegung als unproblematisch eingeordnet. Fir weiterfihrende Untersuchungen zu
diesem Punkt, kdnnten in Zukunft zusatzlich langwellige Fahrbahnen mit groRen Amplituden
uberfahren werden, wie dies teilweise auch bei LandstralRen beobachtet werden kann (s.a.
[40]).

fB,]in DB,]in OpwT Opwvy p(PWT > 60mm)
in Hz in - in mm in mm/s in %

TBA 1.52 0.56 - - _

MLTA 1.62 0.53 - - -

Anregung Variante

Quasi-statisch

mittleres Profi TBA 1.53 0.42 5.2 103 0
MLTA 1.63 0.58 3.3 75 0

hohes Profil TBA 1.6 0.28 20.6 238.8 0.5
MLTA 1.67 0.39 12.3 154.3 0

Tabelle 6-3: Ubersicht der linearisierten Eigenfrequenzen und Dampfungsmale sowie der
Standardabweichung des Radhubes und -geschwindigkeiten fiir die verschiedenen Mandéver
im Vergleich zu dem quasi-statischen Zustand

Insgesamt lasst sich flr das Verhalten des Demonstrators auf unebenen Fahrbahnen
festhalten, dass der vorliegende, verbaute Tuning-Dampfer (s.a. Abschnitt 5.3) zwar quasi-
statisch um die Nulllage der Aufhangung in etwa das Dampfungsmaf der TBA-Achse aufweist,
dieses jedoch erst bei deutlich hoheren Geschwindigkeiten auf das high-speed
Dampfungsmal absinkt. Dies fuhrt dazu, dass die Fahrzeugvariante mit MLTA vor allem im
Ubergangsbereich zwischen low- und high-speed unkomfortabler ausféllt. Dies macht sich
besonders bei dem mittleren Stralenprofil bemerkbar. Die Betrachtung im Frequenzbereich
hat gezeigt, dass vermehrt Beschleunigungsanteile zwischen den Eigenfrequenzen der
gefederten und ungefederten Masse betont werden. In diesen Bereichen ist die menschliche
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Wahrnehmung gemal Frequenzgewichtungskurven besonders empfindlich. Fir das
Demonstratorfahrzeug mit MLTA kann ein deutlich komfortableres Verhalten erwartet werden,
sollte die Dampferabstimmung in Zukunft noch einmal optimiert werden. Wie bereits in
Abschnitt 5.3 beschrieben, kann eine umfangreiche Abstimmung, idealerweise in Form von
Realversuchen, im Rahmen dieser Arbeit nicht durchgefuhrt werden. Das Ziel, die Hinterachse
in einen auslegbaren Bereich zu bringen, kann dennoch als erfolgreich angesehen werden, da
quantifizierbar nachgewiesen werden konnte, dass das schlechtere Komfortempfinden primar
durch die suboptimale Auslegung des Dampfers beeinflusst wird.

6.2.4 Verhalten bei Hindernistiberfahrt

Wie in Abschnitt 2.4.5 geschildert, kbnnen Einzelhindernisse durch ihre stark instationaren
Signaleigenschaften das Komfortempfinden der Insassen signifikant beeintrachtigen. Aus
diesem Grund sollen im Folgenden die komfortrelevanten Kenngrélen fir die
Fahrzeugvarianten B und C bei der Messfahrt Uber eine 30x30 mm grof3e Schlagleiste ermittelt
werden. Dabei werden Beschleunigungsspitzen in z- aber auch in x-Richtung in das
schwingungsfahige System eingepragt. Mit dieser mehrdimensionalen Anregung konnen die
elastokinematischen Eigenschaften der MLTA im Vergleich zur TBA hinsichtlich der
geringeren Langsnachgiebigkeit bei gleichzeitig positiver Schragfederung beurteilt werden
(s.a. Abbildung 5-21). Gleichzeitig ergibt sich durch die Uberfahrt von Einzelhindernissen eine
héherfrequente Anregung bis in den Bereich der Eigenfrequenz der ungefederten Masse
hinein, sodass sich hier typischerweise die ,secondary ride“ Eigenschaften der Achsen
beleuchten lassen.

Annlich wie zuvor auch werden hier die komfortrelevanten Ergebnisse der Hindernisiberfahrt
ausfihrlich in Tabelle A-11 des Anhangs gegenlbergestellt. An dieser Stelle folgt erneut eine
Auswahl der wesentlichen Beobachtungen. So stellt Abbildung 6-12 die Evaluation der
Ganzkérper-Schwingung flr die beiden Fahrzeugvarianten gegentiber. Wie sich in Tabelle
A-11 zeigt, liegen die Scheitelfaktoren (crest factor) mit bis zu 5.8 nahe an dem in BS-
6841:1987 definierten Grenzwert von 6 (s.a. [72]), weshalb neben der Basismethode (ORV)
auch die Vibration-Dose-Values (VDV) angegeben werden. Letztere werden, wie in Abschnitt
2.4.5 geschildert, anhand der in [63] vorgeschlagenen Richtungen ausgewertet und mit vierter
Potenz rdumlich Uberlagert. Aus Platzgrinden werden bei den Ride Values die bereits
zusammenfassenden Point Ride Values (PRVs) eingezeichnet; die Component Ride Values
(CRVs) entfallen demnach. Fur beide Fahrzeugvarianten ergibt sich ein ORV von etwa 0.84
m/s?, wodurch sie in die Kategorie ,ziemlich unkomfortabel* bzw. ,unkomfortabel® (s.a. Tabelle
2-2) eingeordnet werden kdnnen. Insgesamt weisen die beiden Varianten hinsichtlich der
PRVs Uber alle Schnittstellen hinweg ein insgesamt sehr ahnliches Niveau auf, insbesondere,
wenn dies mit den Ergebnissen aus Abbildung 6-7 und Abbildung 6-8 verglichen wird. Groliere
Unterschiede lassen sich erst bei Betrachtung der VDVs beobachten. Hier sind speziell die
Langsrichtungen an der Rickenlehne sowie an der Hufte zu nennen, da sich hier das
Diskomfort-Empfinden zwischen der TBA- und MLTA-Variante umkehrt. Dies lasst wiederum
auf einen signifikanten Einfluss der Nickbewegung schlieBen, da besonders die
Beschleunigung an der Rickenlehne Uber einen groflen Hebelarm zur Sitzschiene aufweist
(s.a. Gleichung (6.2) und Tabelle A-8). Die Hauptrichtung furr die Bestimmung des Diskomforts
stellt beim VDV wiederum die vertikale Schwingung am Sitzkissen (Hufte) dar. Durch die
Uberlagerung in 4. Potenz beeinflusst sie den Endwert des OVDV entsprechend stark.



138 6. Analyse des Achskonzepts im Gesamtfahrzeug

1 1.25
0.8
& »
= 08 £
©0.6 =
: E
= =
= 0.4 0.5 S
9 : S g
2
0.315

=
(¥

Abbildung 6-12: Vergleich des objektiv geschatzten Diskomforts des Fahrenden zwischen
der Var. B (TBA) und Var. C (MLTA) infolge der Messfahrt liber ein 30 mm hohes Hindernis

Neben der Auswertung gemal den standardisierten Methoden konnte im Stand der Technik
eine aussagekraftige Korrelation zwischen den peak-to-peak-Werten (P2P-Werten) der
Aufbaubeschleunigung und dem Komfortempfinden der Insassen gezogen werden (s.a.
Abschnitt 2.4.5 und [75]), sodass bei der Uberfahrt von Einzelhindernissen auch eine
Auswertung der Beschleunigungen im Zeitbereich gangig ist (s.a. [38]). Weiterhin werden die
Verlaufe der Aufbaubeschleunigung auch starker durch die Eigenschaften der Achsen
beeinflusst, als dies z.B. bei den Sitzeigenschaften der Fall ist. In Abbildung 6-13 werden die
fur die folgende Auswertung wesentlichen Beschleunigungen dargestellt. Neben den an der
Sitzschiene gemessenen, sind dies ebenfalls die mit dem Sitz-Mensch Ersatzmodell
abgeschatzten Beschleunigungen in Langs- und Vertikalrichtung. Zunachst l8sst sich
festhalten, dass die Unterschiede in den Ergebnissen zwischen den Varianten nach dem
initialen Kontakt der Vorderachse vernachlassigbar ausfallen. Deutlich starkere Unterschiede
hingegen lassen sich nach dem Einsatz der Hinterachse ausmachen. Fur die vertikale
Beschleunigung an der Sitzschiene ergibt sich fur die MLTA-Variante ein P2P-Wert von etwa
14.8 m/s?, welcher gegeniiber dem Wert von 9.8 m/s? der TBA eindeutig tuberhdht ausfallt. Die
Grunde hierflr kdnnen erneut in der Beschaffenheit des Dampfers und der in Abschnitt 6.2.3
beobachteten dynamischen Dampfung gefunden werden. Aufgrund des hohen Kraft- bzw.
Druckniveaus im Dampfer ist ein trdgeres Verhalten der Ventile und ein schlechteres
Ansprechverhalten bei StéRen zu erwarten (s.a. Abschnitt 5.3 und [43]). Hinzu kommt, dass
die MLTA aufgrund des gelenkig angebundenen Radtragers und der héheren Anzahl an
Einzelteilen eine hohere ungefederte Masse aufweist, was, gepaart mit dem hdheren
dynamischen Dampfungsmald, ebenfalls zu einer Erhéhung der Beschleunigungspeaks
beitragt (s.a. [53]).
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Abbildung 6-13: Zeitverlauf der Beschleunigungen an der Sitzschiene und den Schnittstellen
zum Sitzmodell bei Hindernistiberfahrt
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Wie auch in Gleichung (2.42) und Abbildung 2-20 dargelegt, werden die P2P-Werte auch zur
Skalierung des fur die Nachschwingzeit maRRgeblichen Toleranzkorridors herangezogen. Mit
der hier verwendeten Definition bestimmt sie somit die Zeit nach dem Kontakt der Hinterachse,
bei welcher 90 % der eingepragten Aufbaubeschleunigung wieder abgebaut ist. An dieser
Stelle sei darauf hingewiesen, dass die Nachschwingzeit eine hohe Sensitivitdt gegenlber der
Abtastrate des Signals, der KorridorgroRe sowie Unregelmaligkeiten im Auslauf der
Schwingung aufweisen kann. Aus diesem Grund werden die Nachschwingzeiten fur die Sitz-
Mensch Verlaufe nicht ausgewertet. Gemaly Tabelle A-11 ergeben sich flr die vertikale
Beschleunigung an der Sitzschiene bei der TBA- und MLTA-Variante mit etwa 0.18 s ahnliche
Nachschwingzeiten. Dies lasst sich erneut mit der gréfReren dynamischen Dampfung der
MLTA, aber auch mit dem grofieren P2P-Wert und den damit zusammenhangenden gréf3eren
Toleranzkorridors erklaren.

Am Sitzkissen (Hufte) auRern sich die hoheren Peaks des MLTA-Demonstrators nach dem
Kontakt der Hinterachse kaum. Hier ist nur eine leichte Uberhdhung gegeniiber Var. B
erkennbar. Diese Beobachtung deckt sich mit den Ergebnissen in [75], wo die Bewertung der
Insassen eine  deutlich  geringere  Sensitivitat  gegeniiber  unterschiedlichen
Fahrwerksparametern aufweist, als dies z.B. bei Anderungen der Hindernisgeometrie der Fall
ist.

In longitudinaler Richtung an der Sitzschiene kehren sich die Ergebnisse der beiden Varianten
um. Hier wird mit 17.7 m/s? der hdchste P2P-Wert der gesamten Messreihe bei der TBA-
Variante gemessen. Fur die MLTA ergibt sich in Langsrichtung dagegen ein Wert von etwa
11.5 m/s?. Dies ist ein klarer Indikator daflir, dass die positive Schragfederung das
StoRverhalten der neuen Achse klar verbessert und auch die niedrigere Ladngsnachgiebigkeit
kompensieren kann. Letztere auf3ert sich in der Langsschwingung primar dahingehend, dass
beide Achsen nach dem initialen Kontakt mit unterschiedlicher Frequenz ausschwingen (s.a.
[53]). So lasst sich fur die MLTA uber die Periodendauer einer vollstandigen Schwingung eine
Frequenz von etwa 30 Hz abschatzen, wahrend sich fur die TBA eine Langseigenfrequenz der
ungefederten Masse von ca. 25 Hz ergibt. Bei der MLTA lasst sich bei etwa 1.05 s weiterhin
eine ruckartige Anderung der Langsbeschleunigung erkennen, welche von dem wieder auf
den Boden auftreffenden Rad hervorgerufen wird. In ausfedernder Richtung wirkt sich die
positive Schragfederung bei geringer Langselastizitdit demnach leicht negativ auf die
StoRigkeit aus. Auch bezuglich der Nachschwingzeit zeigt sich bei der MLTA-Variante eine
eindeutige Verbesserung hinsichtlich der TBA-Referenz. Hier wird mit ca. 0.13 s gegenlber
den etwa 0.2 s bei der TBA die groRte Differenz in der Nachschwingzeit gemessen. Das MLTA-
Konzept zeigt somit die Tendenz, Stérungen in Langsrichtung schneller abzubauen. Auch in
longitudinaler Richtung duf3ern sich die unterschiedlich stark ausgepragten Beschleunigungen
sowie die relativ gro3en Differenzen in der Nachschwingzeit nur in geringem Male an der Sitz-
Mensch Schnittstelle. Beobachtbar ist hier lediglich, dass die MLTA-Variante einen leicht
geringeren initialen P2P-Wert aufweist und insgesamt mit einer niedrigeren Frequenz
ausschwingt.

Um das Verhalten der beiden Achsen bei Hindernisuberfahrt tiefergehend analysieren zu
kdénnen, wird die Hindernistberfahrt mit dem in Abbildung 6-1 gezeigten Vollfahrzeugmodell
nachgefahren. Ziel ist es, die sich ergebende Trajektorie der Radmitten in der Seitenansicht
nachzubilden. Damit dies gelingt, muss die Radbewegung zunachst relativ zum
Koordinatensystem des Aufbaus ausgedruckt werden. Die dazugehorige Berechnung ist mit
Gleichung (A.1) im Anhang angefligt. Die sich dann ergebenden x- und z-Koordinaten der
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Radmitte sind in Abbildung 6-14 zunachst Uber die Zeit dargestellt. Im unteren Bereich der
Abbildung sind diese dann zusammengefihrt worden, sodass sich die relative Verschiebung
des Rades in Folge der Hindernistberfahrt in der Seitenansicht ergibt. Die fortschreitende Zeit
wird Uber die eingezeichneten Pfeile angedeutet. Zum Vergleich sind im unteren Teil von
Abbildung 6-14 daruber hinaus auch die ideal-kinematischen Trajektorien dargestellt. Zur
Erinnerung: Diese stellen sich ein, wenn keine Elastizitaten bertcksichtigt werden. Gleichzeitig
stellt die Tangente an die Bahnkurve den fir die Schragfederung maf3geblichen Winkel dar.
Es lasst sich erkennen, dass unmittelbar nach dem Kontakt der Hinterachse zunachst beide
Radmitten eine Bewegung nach hinten ausflihren.
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Abbildung 6-14: Simulativ ermittelter Verlauf der Radmittentrajektorie bei Hindernistuberfahrt
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Wahrend diese bei der MLTA direkt durch die Kinematik vorgegeben wird, ergibt sich die
Ausweichbewegung der TBA durch die Elastizitaten im Aufbaulager. Sobald die Lagerkrafte in
den Gelenken zu grol3 werden, erfolgt hier eine starke Bewegung nach vorne, welche in
diesem Fall deutlich groRer ausfallt (etwa Faktor 4) als die ursprungliche Bewegung nach
hinten. Bei der MLTA erfolgt mit zunehmender Zeit ebenfalls eine Bewegung nach vorn, diese
ist jedoch synchron mit der Abwartsbewegung des Rades und ist daher ebenfalls mit der
Kinematik verknupft. Durch den Vergleich mit den idealisierten Kinematikkurven fallt dariber
hinaus auf, dass die Radmitte der TBA aufgrund der héheren Elastizitat eine deutlich groRere
Abweichung zu der starren Bahnkurve aufweist. Demgegentiber pendelt die MLTA nur in
geringem Ausmal’ um die idealisierte Trajektorie.

Fir das Verhalten bei Hindernistiberfahrt lasst sich somit abschlieRend festhalten, dass beide
im Versuch erprobten Fahrzeugvarianten einen dhnlichen Diskomfort aufweisen, die Ursachen
fur diesen jedoch einen unterschiedlichen Ursprung aufweisen. Wahrend bei der MLTA in
vertikaler Richtung aufgrund der hoheren dynamischen Dampfung und der hoéheren
ungefederten Masse ein schlechterer Komfort und hohere Aufbaubeschleunigungen auftreten,
kehren sich die Beobachtungen in Langsrichtung um. Hier zeigt die Auslegung mit positiver
Schragfederung bei gleichzeitig niedriger Langselastizitat Vorteile gegenliber der Auslegung
der herkdbmmlichen TBA. Mithilfe der Simulation lieRen sich die ergebenden Bahnkurven klar
nachvollziehen. Da bei der MLTA infolge des Wiederauftreffens des Rades eine ruckartige
Anderung der Beschleunigung beobachtet wurde, wird an dieser Stelle empfohlen, in kiinftigen
Versuchen zusatzlich negative Hindernisse, wie z.B. Schlaglécher, zu untersuchen.



7 Zusammenfassung und Ausblick

7.1 Zusammenfassung

Ziel dieser Arbeit war die Konzeptionierung und Optimierung einer neuartigen Hinterachse
speziell fur den Einsatz in batterieelektrischen Fahrzeugen. Dazu wurden zunachst die
kinematischen Grundlagen und Anforderungen an PKW-Radaufhangungen und anschlielend
die im Stand der Technik, vor allem bei elektrifizieten Fahrzeugen, verbreiteten
Hinterachskonstruktionen sowie Bauraumverhaltnisse vorgestellt. Die in dieser Arbeit
thematisierte und am Lehrstuhl flir Fahrzeugleichtbau entstandene sogenannte
Mehrlenkertorsionsachse (MLTA) basiert auf dem Grundgedanken einer in Fahrtrichtung
umgedreht eingebauten Verbundlenkerstruktur, welche durch die Integration in ein
langsorientiertes Watt-Gestange eine raumliche Entkopplung des fir das Bremsnickverhalten
essenziellen Langspols sowie des bauraumkritischen Quertragers ermoglicht. Um die bei
Halbstarrachsen bendétigten Freiheitsgrade des Mechanismus® zu erhalten, wurde die
Verbundlenkerstruktur bei MLTA mit einem Drehgelenk an den Radtrager angebunden. Eine
ebenfalls gelenkig verbundene Langsstrebe komplettierte den Mechanismus. Als zentrale
Herausforderung an das Konzept wurden die Sicherstellung eines komfortablen
Bremsnickverhaltens infolge des beweglichen Langspols sowie die Abstlitzung der
Seitenkrafte und -momente Uber das Drehgelenk identifiziert.

Diese Gestaltung erlaubte es, die bauraumrelevante Vorderseite des Quertragers um etwa
450 mm gegenuber dem herkdmmlichen Achskonzept nach hinten zu verlagern. Dieser durch
reine Restrukturierung der Komponenten gewonnene, homogene Bauraum konnte der
Antriebsbatterie zugeordnet werden. Bei dem hier verwendeten Kleinwagen und den
rekonstruierten Batterieabmessungen konnte mit dieser Verlagerung eine Volumenzunahme
fur den Bauraum der Antriebsbatterie von ca. 28 % abgeschatzt werden. Die mit einem derart
ausgelegten Energiespeicher einhergehenden Masseneigenschaften wurden mithilfe von
Ballastmassen approximiert, welche spater in ein Demonstratorfahrzeug integriert wurden. Auf
diese Weise wurde die MLTA in ihrem angedachten, batterieelektrischen Kontext mit einer
herkdbmmlichen Verbundlenkerachse verglichen. Als weiterer Vergleichspartner diente
ebenfalls das ohne Ballastmassen ausgestattete Serienfahrzeug.

Nachdem die grundlegende Topologie des Mechanismus’ ausgewahlt und die
Gesamtfahrzeugparameter definiert worden sind, wurde eine Optimierung der
Kinematikpunkte vorgenommen. Da der Berechnungsansatz mit Inline-Gelenken einen
realitdtsnahen Langenausgleich in den Aufbaugummilagern nachbildet, wurde dieser fur die
Optimierung der Kinematik ausgewahlt. Die Optimierung erfolgte mithilfe eines SQP-
Algorithmus‘, welcher Uber zufallig verteilte Startpunkte initiilert wurde und so einen globalen
Lésungsansatz des Problems darstellte. Die fur die Optimierung essenziellen Zielfunktionen
wurden mithilfe von Zielwerten aus dem Stand der Technik und Gewichtungsfaktoren fur die
relevanten  kinematischen KenngroRen festgelegt. Neben den herkdmmlichen
Achscharakteristika wurden fiir die MLTA spezifische Kennwerte flir die Abschatzung der
Sturznachgiebigkeit am Drehgelenk oder das Umschwingen des Langspols hinter die Achse
bei gréBeren Federwegen eingefiihrt. Die Randbedingungen des Optimierungsalgorithmus
sind in den Kategorien Bauraum, Elastokinematik und Kinematik eingeteilt worden. Fir den
Bauraum wurden globale Quadervolumina sowie teils lokale Randbedingungen eingefihrt. Die
kinematischen und elastokinematischen Randbedingungen dienten als minimale
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Sollanforderungen an den Mechanismus. Als Ergebnis der Optimierung ergaben sich 17 lokale
Minima, welche eine Zielwerterflllung zwischen ca. 75-82 % aufwiesen. Beim Vergleich der
Lésungen liell sich eine maximale Bauraumausnutzung in Querrichtung sowie am hinteren
Aufbaulager in Langsrichtung ausmachen.

Da die Lage der Feder und des Dampfers im Demonstratorfahrzeug stark bauraumgepragt
waren, wurde der Dampfer in der MLTA-Variante vor die Radmitte gelegt. Mit dieser
Verlagerung ging eine Reduktion der Dampferibersetzung von etwa 1.2 auf 0.9 einher.
Zusammen mit der gestiegenen Fahrzeugmasse durch die Ballastmassen machte dies einen
Tuningdampfer erforderlich. Dieser zeichnete sich im Vergleich zu dem Dampfer der
Verbundlenkervariante durch ein hoheres Dampfungsmal® im unteren und mittleren
Geschwindigkeitsbereich aus. Gleichzeitig wurde auch eine steigende Eigenfrequenz infolge
einer Ausfederbewegung beobachtet. Diese lag in der hdheren Nebenfederrate im mit
Gummilager nachgebildeten Drehgelenk begriindet.

Insgesamt wies die derart ausgelegte MLTA, auch unter Bertcksichtigung der Elastizitaten,
ein vielversprechendes Eigenschaftsprofil auf. Durch die Integration in das langsorientierte
Watt-Gestange wurde Uber allen Beladungszustanden eine positive Bremsabstitzung erzielt;
der Referenzwert der Verbundlenkerachse wird zu ca. 80 % erreicht. Bezlglich der
wechselseitigen Spur- und Sturzgradienten konnten alle Zielwerte erreicht werden. Die
Sturznachgiebigkeit konnte insbesondere durch die im Rahmen einer parallelen Arbeit
ausgelegten elastokinematischen MalRnahmen in einem akzeptablen Bereich gehalten
werden. Gleichzeitig ergaben sich durch gestiegene Lagersteifigkeiten jedoch auch
Kompromisse hinsichtlich der Langselastizitat. Um diese zu kompensieren, ist flr die MLTA
eine positive Schragfederung vorgesehen worden.

Um das allgemeine Bremsnickverhalten der MLTA, das Umschwingen des Langspols hinter
die Radmitte bei grolen Federwegen, die erhéhten Nebenfederraten beim Ausfedern und die
positive Schragfederung bei gleichzeitig niedriger Langsnachgiebigkeit im Gesamtfahrzeug zu
untersuchen, werden abschlieRend Vollfahrzeugsimulationen sowie Realversuche mit dem
Demonstrator durchgefiuhrt. Bei Simulation des Bremsverhaltens auf ebener Fahrbahn wurde
ein zufriedenstellendes Bremsnickverhalten festgestellt. Insbesondere wurde hier das
Verhalten des Serienfahrzeugs durch die geanderte Massen- und Bremsverteilung
ubertroffen.

Bei Fahrt auf unebener Fahrbahn wurde fur das Fahrzeug mit MLTA ein héherer Diskomfort
im Vergleich zur Verbundlenkerachse festgestellt. Dies macht sich insbesondere bei der Fahrt
auf dem mittleren Stralenprofii bemerkbar. Mithilfe der Linearisierung der
Dampfungseigenschaften und  Approximation der Wahrscheinlichkeitsdichte — mit
Histogrammen, konnte hier quantifizierbar nachgewiesen werden, dass bei dem Fahrzeug mit
MLTA ein héheres dynamisches Dampfungsmalf} vorliegt. Dies lie3 sich mit dem verbauten
Tuning-Dampfer begrinden, bei welchem erst bei hdheren vertikalen Radgeschwindigkeiten
der high-speed Bereich des Dampfers erreicht wird. In der Folge wurden die besonders
komfortrelevanten Eigenfrequenzen zwischen der gefederten und ungefederten Masse betont.
Fur das Demonstratorfahrzeug mit MLTA wurde das Ziel ausgegeben, das Fahrzeug in einen
abstimmbaren Bereich zu bringen, was als erfolgreich angesehen wird. So kann ein deutlich
komfortableres Verhalten erwartet werden, sollte die Dampferabstimmung in Zukunft noch
einmal optimiert werden. Hier ist eine alternative Dampferauslegung mit einer weniger stark
ausgepragten Dampfung im Ubergangsbereich zwischen High- und Low-Speed Dampfung
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wlnschenswert. Weiterhin wurde beobachtet, dass selbst mit den Dampfungseigenschaften
der ballastierten TBA Radhibe im Bereich des Langspolumschwungs lediglich mit 0.5 %
Wahrscheinlichkeit auftreten. Aus diesem Grund wurde das Umschwingen des Momentanpols
hinter die Radmitte bei Radhiiben von etwa 60 mm als unproblematisch eingeordnet. Fir das
Verhalten bei Hindernisuberfahrt wurde bei beiden erprobten Fahrzeugvarianten ein ahnlicher
Diskomfort festgestellt. Bei der MLTA ist dieser primar in vertikaler Richtung aufgetreten. Hier
wurden erneut die hdhere dynamische Dampfung und die héhere ungefederte Masse als
Ursache ausgemacht. In Langsrichtung zeigte die MLTA trotz niedrigerer Langselastizitat
hingegen ein besseres Komfortempfinden.

7.2 Ausblick

Der Fokus der vorliegenden Arbeit lag in der Auslegung des grundlegenden Gelenkkonzepts
der MLTA sowie der am konkreten Beispielfahrzeug durchgefiihrten Optimierung der
Kinematikpunkte. Weiterhin wurden die in der Entwicklungsphase aufgetretenen
Kompromisse und Besonderheiten des Konzepts unter Langs und vertikaler Anregung
untersucht, sodass die grundsatzliche Machbarkeit des Konzepts nachgewiesen werden
konnte. Gleichzeitig konnte jedoch auch die Abstutzung der Seitenkrafte und -momente Gber
das idealisierte Drehgelenk als eine zentrale Herausforderung an das Konzept identifiziert
werden. Aus diesem Grund sind tiefgreifende elastokinematische Untersuchungen und
Optimierungen am Konzept der MLTA Gegenstand aktueller Forschung am Lehrstuhl far
Fahrzeugleichtbau (s.a. [176]). Darlber hinaus wird auch das stationare und instationare
querdynamische Verhalten des MLTA Demonstrators mittels objektiver und subjektiver
Methoden analysiert (s.a. [171]).

Weiterhin zeigte sich fir das mit MLTA ausgestattete Demonstratorfahrzeug ein erhdhter
Diskomfort. Hier empfiehlt sich eine Optimierung auf Basis des Komfortempfindens der
Insassen. Diese erfolgt idealerweise direkt am Demonstrator, sollte dies jedoch zu aufwendig
sein, ist auch eine Optimierung anhand des in Abbildung A-1 dargestellten Simulink-Modells
oder alternativ des Einspurmodells denkbar. Als mdgliche Optimierungsvariablen kdnnten die
Steifigkeiten der Aufbaufedern und die (nichtlineare) Dampfungskennlinie dienen. Zur weiteren
Untersuchung des StoRverhaltens kénnen in kinftigen Versuchen zusatzlich negative
Hindernisse, wie z.B. Schlaglécher, untersucht werden, da bei der MLTA beim
Wiederauftreffen des Rades eine ruckartige Anderung der Beschleunigung beobachtet wurde.
AulBerdem konnen langwellige Fahrbahnen mit gro3er Amplitude herangezogen werden, um
das Umschwingverhalten des Langspols weitergehend zu untersuchen.

In der vorliegenden Arbeit wurde daruber hinaus der gewonnene Bauraum im
Fahrzeugunterboden dazu genutzt, um die Antriebsbatterie zu vergréern und somit héhere
Reichweiten zu erzielen. In den zuruckliegenden Jahren konnten hinsichtlich der
Antriebsbatterie dynamische Entwicklungen, insbesondere auf der Ebene der Zellchemie,
beobachtet werden [182,183]. Da die Antriebsbatterie ein breites Spektrum an sich gegenseitig
beeinflussenden Anforderungen (u.a. Kosten, Energie-/ Leistungsdichte, Sicherheit,
Rohstoffe, ... [184,185]) besitzt, kdnnte das Konzept der MLTA auch dahingehend interessant
werden, wenn es mit dem vergrofRerten Bauraum zu einer Entspannung anderer
Anforderungen kommen kénnte. Vor dem hier dargestellten Hintergrund eines Kleinwagens
kdnnte z.B. die Kostenreduktion bei gleichbleibender bzw. fur den Markt akzeptabler
Reichweite ebenfalls ein winschenswertes Szenario darstellen.
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A.1 Simulink-Modell Zwei-Massen-Schwinger

Abbildung A-1: Simulink-Modell Zwei-Massen-Schwinger nach [60]
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A.2 Datenuibersicht Referenzfahrzeugs

Fahrzeugreihe

Baujahr

Motortyp

Bauart

Getriebe

Antrieb

Leistung

Drehmoment
Hochstgeschwindigkeit
Beschleunigung 0-100 km/h
Wendekreis
Lenkibersetzung
Karosserieform
Ausstattungslinie

Ford Fiesta MK8
2017
1.0L GTDi EcoBoost
Reihen-Dreizylinder
Man. 6-Gang Schaltgetriebe
FWD
103 kW/ 140 PS
180 Nm bei 1500 — 5000 1/min
202 km/h
90s
10,05 m
14,6
5-tlrige Limousine
Vignale mit Panoramadach

Variante A Variante B Variante C
Vorderachsausfihrung McPherson McPherson McPherson
Hinterachsausfiihrung Verbundlenker Verbundlenker MLTA
Gesamtmasse (Messlast 2) 1395 kg 1712 kg 1735 kg
Achslast vorne 795 kg 872 kg 870 kg
Achslast hinten 600 840 kg 868 kg
Achslastverteilung vorne 57 % 51 % 50 %
Radstand 2493 mm 2493 mm 2493 mm
Spurweite VA 1504 mm 1504 mm 1504 mm
Spurweite HA 1468 mm 1468 mm 1478 mm
Stat. Spurwinkel 0.25° 0.25° 0.25°
Stat. Sturzwinkel -0.65° -0.65° -0.65°
Reifen 195/60 R15 88V  195/60 R15 88V 205/45 ZR17 88W
Reifendruck VA 2,1 bar 2,3 bar 2,3 bar
Reifendruck HA 1,8 bar 2,2 bar 2,2 bar
Radlager Serie Serie Ubernahme Ford

Kuga (Bj. 2019)

Tabelle A-1: Ubersicht der grundlegenden Fahrzeugdaten des Referenzfahrzeugs und der
daraus abgeleiteten Fahrzeugvarianten, Angaben zum Referenzfahrzeug aus [186]
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A.3 Rekonstruktion HV-Batteriemodelle

Abbildung A-2: Rekonstruktion der HV-Batteriemodelle im BMW i3 (oben) und Opel Ampera
e (unten) auf Basis von Karosseriescandaten aus [166]
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A.4 Zusammensetzung Masse BMW i3 Batteriemodell
. OEM- Einzelgewicht in Gesamt-
Bauteil . Menge . .
Teilenummer kg gewicht in kg
Zellmodul 94 Ah 61278647912 28 8 224
Gehause HV-Batterie 61277625052 19.5 1 19.5
Deckel HV-Batterie 61277625062 45 1 45
Kihler HV-Batterie 61277625078 3 1 3
Sicherheitsbox 61278635848 2.8 1 2.8
Steuergerat HV-Batterie 61277648784 0.35 1 0.35
Zelliberwachungselektronik 61277648785 0.1 8 0.8
Modulstreben 61277625063 0.04 5 0.2
Kabel und Stecker 61277625084 0.6 1 0.6
Summe 255.8 kg
Einzelgewicht inkl. Gesamt-
. OEM- .. . .
Bauteil . Sekundar- Menge gewichtin kg
Teilenummer .
effekte in kg
Zellmodul 94 Ah 61278647912 28 11 308.0
Gehause HV-Batterie 61277625052 26.8 1 26.8
Deckel HV-Batterie 61277625062 6.2 1 6.2
Klhler HV-Batterie 61277625078 4.1 1 4.1
Sicherheitsbox 61278635848 3.9 1 3.9
Steuergerat HV-Batterie 61277648784 0.35 1 0.4
Zelliberwachungselektronik 61277648785 0.1 11 1.1
Modulstreben 61277625063 0.06 5 0.3
Kabel und Stecker 61277625084 0.6 1 0.6
Summe 351.3 kg

Tabelle A-2: Berechnung der Massendaten des BMW i3 Batteriemodells mit 8 Modulen
(oben) und Erweiterung auf 11 Module (unten); Angaben gemaf [169]
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A.5 Lage der Ersatzmassen im Gesamtfahrzeugmodell
Var. A | Komponente X.-Koord. Y.-Koord. Z.-Koord. G.ewicht
in mm in mm in mm in kg
Gesamtschwerpunkt 2873.7 -0.3 750.8 1396.5
Schwerpunkt
Gefederte Massen 2871.0 -0.3 785.5 1239.3
Ungefederte Masse vorne 1790.0 0.0 476.9 87.5
Ungefederte Masse hinten 4283.0 0.0 477.0 69.7
Baugruppe 1629.2 25.8 663.2 165.6
Verbrennungsmotor
Kraftstoff Tank 3783.0 0.0 460.0 31.0
Fahrer 3126.0 -335.0 706.0 68.0
Beifahrer 3126.0 335.0 706.0 68.0
Beifahrer hinten Mitte 3890.0 0.0 716.0 68.0
Zuladung 4448.0 0.0 660.0 21.0
X-Koord. Y-Koord. Z-Koord. Gewicht
Var. B/ Komponente . . . .
in mm in mm in mm in kg
Gesamtschwerpunkt 3015.1 -0.3 674.4 1713.2
Schwerpunkt
Gefederte Massen 3027.2 -0.4 694.3 1556.0
Ungefederte Masse vorne 1790.0 0.0 476.9 87.5
Ungefederte Masse hinten 4283.0 0.0 477.0 69.7
Batteriemodell 3327.4 0.0 420.0 414.9
E-Maschine 1620.4 26.4 636.0 98
Fahrer 3126.0 -335.0 706.0 68.0
Beifahrer 3126.0 335.0 706.0 68.0
Beifahrer hinten Mitte 3890.0 0.0 716.0 68.0
Zuladung 4448.0 0.0 660.0 21.0
X-Koord. Y-Koord. Z-Koord. Gewicht
Var.C/ Komponente . . . .
in mm in mm in mm in kg
Gesamtschwerpunkt 3037.4 -0.3 671.6 1737.8
Schwerpunkt
Gefederte Massen 3037.1 -0.4 693.4 1562.3
Ungefederte Masse vorne 1790.0 0.0 476.9 87.5
Ungefederte Masse hinten 4283.0 0.0 477.0 88.0
Batteriemodell 3327.4 0.0 420.0 414.9
E-Maschine 1620.4 26.4 636.0 98
Fahrer 3126.0 -335.0 706.0 68.0
Beifahrer 3126.0 335.0 706.0 68.0
Beifahrer hinten Mitte 3890.0 0.0 716.0 68.0
Zuladung 4448.0 0.0 660.0 21.0

Tabelle A-3: Ubersicht der relevanten Massen basierend auf Messungen am Labor fiir
Fahrwerk- und Simulationstechnik der TH KoIn, des OEM MKS-Modells und

unverdffentlichten Arbeiten am Lehrstuhl fir Fahrzeugleichtbau
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A.6 Hardpoints zum Vergleich der kinematischen Ersatzmodelle

. . X-Koord. Y-Koord. Z-Koord.
Kinematikpunkt . . .
in mm in mm in mm
U 4678 -575 560
L 3978 -531 447
RU 4300 -645 555
RL 4263 -640 316
Q 4533 -602 547
SC 4533 0 547
wC 4283 -731 477

Tabelle A-4: Ubersicht der Kinematikpunkte zum Vergleich der kinematischen Ersatzmodelle
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A.7 Quadervolumina zur Definition der Bauraumrandbedingungen

. . X-Koord. Y-Koord. Z-Koord.
Kinematikpunkt . . .
inmm in mm in mm
U min 4600 -580 500
U max 4700 -460 555
L min 3830 -600 330
L max 4020 -400 500
RUi min 4285 -670 510
RUi max 4335 -570 650
RUo min 4285 -690 510
RUo max 4335 -640 650
RL min 4100 -685 290
RL max 4450 -597 460
SL min 4307 -488.5 338
SL max 4307 -488.5 338
SU min 4313 -488.5 524
SU max 4313 -488.5 524
DL min 4210 -593 422.5
DL max 4210 -593 422.5
DU min 4245 -551 950.5
DU max 4245 -551 950.5
SC min 4450 0 450
SC max 4650 0 545
WC min 4283 -736 a77
WC max 4283 -731 477

Tabelle A-5: Ubersicht der minimalen und maximalen Punkte zur Definition der
Quadervolumina zur Definition der globalen Bauraumrandbedingungen
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A.8 Kinematikpunkte als Ergebnis der Optimierung

. . X-Koord. Y-Koord. Z-Koord.
Kinematikpunkt . . .
in mm in mm in mm
U 4700 -567.6 553.9
L 3950.1 -538.4 437.9
RUi 4300 -605.6 578.5
RUo 4300 -682.4 578.5
RL 4256.7 -666.7 312.4
SL 4307 -488.5 338
SuU 4313 -488.5 524
DL 4210 -593 422.5
DU 4245 -551 950.5
SC 4511.9 0 521.5
wWC 4283 -731 477

Tabelle A-6: Ubersicht der Kinematikpunkte der ersten Lésung des Optimierungsproblems
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A.9 Optimierungsergebnisse der lokalen Minima
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Abbildung A-5: Optimierungsergebnisse aller lokalen Minima bzgl. des wechselseitigen
Radhubs
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Elastizitat - Drehgelenk RU
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Abbildung A-6: Optimierungsergebnisse aller lokalen Minima bzgl. der elastischen
Eigenschaften am Drehgelenk
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Abbildung A-7: Optimierungsergebnisse aller lokalen Minima bzgl. der elastischen
Eigenschaften am Schubmittelpunkt
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A.10 Eigenschaftsprofil bei verschiedenen Beladungszustanden
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Abbildung A-9: Vergleich des ideal-kinematischen Eigenschaftsprofil infolge des parallelen

Einfederns fir verschiedenen Beladungszustanden



A Anhang 161
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A.11 Kennlinie MLTA Dampfer

Gesc.:hwmdlgkelt Dam!)ferkraft Stufe
in mm/s inN
-504.62 -935.28
-380.65 -827.01
-255.26 -701.060 Druck
-128.48 -556.390
-51.07 -229.960
0 0.000
51.35 252.810
128.85 966.940
Zug
256.01 1197.470
381.18 1374.030
504.7 1534.450

Tabelle A-7: Messung der Dampferkennlinie des MLTA Tuningdampfers
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A.12 Ideale Bremskraftverteilung der drei Fahrzugvarianten
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Abbildung A-11: Gegenuberstellung der idealen Bremskraftparabel fur die betrachteten
Fahrzeugvarianten in Design-Beladung
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A.13 Ausgewertete Messstellen zur Komfortevaluation

] ] X-Koord. Y-Koord. Z-Koord.
Kinematikpunkt . ; i
in mm in mm inmm
Sitzschiene 2876.64 -535 4775
Fahrer
Hftpunkt 3126.0 -335.0 706.0
Fahrer
Fahrer
Ruckenpunkt 3450 -335.0 966
Fahrer
X-Koord. Y-Koord. Z-Koord.
Var. B : i i
in mm in mm in mm
Dampfer.oben 1829 65 -554.71 967.35
Vorne links
Da.mpfer.oben 4381 4 -551.39 957.6
Hinten links
Sellzugpoter.ltlometer 1790 -897 476.89
Vorne links
Sellzugpoter?tlometer 4283.01 -881 476.96
Hinten links
X-Koord. Y-Koord. Z-Koord.
Var.C ; i i
in mm in mm iInmm
Dampfer.oben 1829 65 -554.71 067.35
Vorne links
Darnpfer.oben 4244 92 -550.85 950.42
Hinten links
Sellzugpoter.ltlometer 1790 -897 476.89
Vorne links
Sellzugpoteqtlometer 4283.01 -886 476.96
Hinten links

Tabelle A-8: Messpunkte zur Bestimmung der auf die Fahrenden wirkenden
Beschleunigungen
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A.14 Priifgelandeplan
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Abbildung A-12: Gelandeplan des Ford Lommel Proving Ground [187]
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A.15 Komfortrelevante Kennwerte der TBA-Variante auf unebener Fahrbahn

TBA auf unebener Fahrbahn mit mittlerer Intensitat; v=50 km/h, T=16.384 s

Quadratische Mittelung PRV CRV x CRVy CRVz Mittelung mit 4. Potenz &?2: X}%',Q ngzin
Hufte in m/s? 0.34 0.06 0.07 0.33 Hufte x 3.45 0.16 0.08
FuRe in m/s? 0.27 0.07 0.04 0.25 Hifte y 3.39 0.18 0.09
Ruckenlehne in m/s? 0.22 0.17 0.05 0.14 Hifte z 3.08 0.90 0.45
Rotation in m/s? 0.10 0.07 0.08 Rickenlehne x 3.12 0.44 0.22
ORV in m/s? 0.50 Gesamt 0.92 0.45

TBA auf unebener Fahrbahn mit hoher Intensitat; v=50 km/h, T=16.384 s

Quadratische Mittelung | PRV CRVX CRVy  CRVz | Mittelung mit4. Potenz g‘;‘izi \rﬁ%'}; Rm/QSzi”
Hufte in m/s? 1.29 0.14 0.27 1.25 Hufte x 5.17 0.40 0.20
FuRe in m/s? 0.44 0.08 0.06 0.43 Hifte y 4.15 0.88 0.44
Riickenlehne in m/s? 0.91 0.43 0.20 0.78 Hufte z 4.06 3.85 1.90
Rotation in m/s? 0.31 0.25 0.19 Riickenlehne x 4.99 1.43 0.71
ORV in m/s? 1.67 Gesamt 3.88 1.91

Tabelle A-9: Ubersicht der komfortrelevanten Kennwerte fir das mit TBA ausgestattete Demonstratorfahrzeug
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A.16 Komfortrelevante Kennwerte der MLTA-Variante auf unebener Fahrbahn

MLTA auf unebener Fahrbahn mit mittlerer Intensitat; v=50 km/h, T=16.384 s

Quadratische Mittelung PRV CRV x CRVy CRVz Mittelung mit 4. Potenz fiﬁi X}%',Q ngzin
Hufte in m/s? 0.52 0.05 0.09 0.51 Hufte x 3.24 0.13 0.07
FuRe in m/s? 0.27 0.05 0.04 0.26 Hifte y 3.13 0.24 0.12
Ruckenlehne in m/s? 0.30 0.25 0.07 0.16 Hifte z 3.00 1.37 0.68
Rotation in m/s? 0.12 0.08 0.08 Rickenlehne x 2.98 0.63 0.31
ORV in m/s? 0.67 Gesamt 1.39 0.68

MLTA auf unebener Fahrbahn mit hoher Intensitat; v=50 km/h, T=16.384 s

Quadratische Mittelung | PRV CRVX CRVy  CRVz | Mittelung mit4. Potenz g‘;ﬁzi \rﬁ%'}; Rm/QSzi”
Hufte in m/s? 1.23 0.09 0.30 1.19 Hufte x 4.80 0.28 0.14
FuRe in m/s? 0.42 0.06 0.06 0.41 Hifte y 3.59 0.92 0.45
Riickenlehne in m/s? 0.78 0.43 0.23 0.61 Hifte z 3.24 3.36 1.66
Rotation in m/s? 0.32 0.28 0.14 Riickenlehne x 3.91 1.26 0.62
ORV in m/s? 1.55 Gesamt 3.38 1.67

Tabelle A-10: Ubersicht der komfortrelevanten Kennwerte fiir das mit MLTA ausgestattete Demonstratorfahrzeug
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A.17 Komfortrelevante Kennwerte bei Uberfahrt eines Einzelhindernisses

TBA bei 30 mm Hindernis; v=30 km/h, T=2.048 s

. . . . Crest VDV in RMQ in . . P2P Nachschwingzeit
Quadratische Mittelung PRV Mittelung mit 4. Potenz factor m/s'75 m/s? Auswertung Zeitbereich e 110%] in s
Hifte in m/s? 0.57 Hufte x 4.62 0.32 0.27 Sitzschiene z 9.83 0.186
FiRe in m/s2 0.55 Hifte y 2.49 0.09 0.08 Hifte z (ungewichtet) 3.69 -
Rickenlehne in m/s? 0.28 Hufte z 4.83 0.95 0.79 Sitzschiene x 17.72 0.202
Rotation in m/s? 0.08 Riickenlehne x 4.60 0.45 0.38 Ruckenlehne x 2.00
(ungewichtet) -
ORV in m/s? 0.84 Gesamt 0.96 0.8
MLTA bei 30 mm Hindernis; v=30 km/h, T=2.048 s
i i P2P Nachschwingzeit
Quadratische Mittelung PRV Mittelung mit 4. Potenz Crest VD\? ;2 RMsz Auswertung Zeitbereich
factor m/s’- m/s in m/s? [10%] in s
Hiifte in m/s? 0.56 Hufte x 5.79 0.27 0.23 Sitzschiene z 14.78 0.178
FiRe in m/s? 0.53 Hifte y 5.08 0.06 0.05 Hifte z (ungewichtet) 3.89 -
Rickenlehne in m/s? 0.33 Hufte z 5.02 0.96 0.80 Sitzschiene x 11.49 0.134
Rotation in m/s? 0.09 Riickenlehne x 478 0.56 0.47 Rdckenlehne x 1.93 -
(ungewichtet)
ORV in m/s? 0.84 Gesamt 0.99 0.83

Tabelle A-11: Ubersicht der komfortrelevanten Kennwerte fiir die TBA- und MLTA-Variante bei Hindernisiiberfahrt
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A.18 Berechnung Relativbewegung Rad zu Aufbau

In Simulation gemessen: Sgp r, ispr» WCyr, Cpx, g

Sspr(t)

p,r

AW C (8 = ((Cp(6) = Caa(te)) = (WCsy () = Wy (t0)) -

Up(t) - (Cp(to) — WC,1 (L))
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