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Kurzfassung
Der Einsatz von mechatronischen Fahrwerkskomponenten vermag den Zielkonflikt
zwischen Fahrdynamik und Fahrkomfort zu lösen.
Der im Rahmen dieser Arbeit neu entwickelte aktive Radträger ist in der Lage, den
Spur- und Sturzwinkel des Rades radindividuell, achsunabhängig und dynamisch zu
beeinflussen.
Das Rad kann so in jeder Fahrsituation optimal zur Straße positioniert werden.
Dadurch wird das Seitenkraftpotential des Reifens angehoben und das dynamische
Fahrverhalten des Fahrzeugs verbessert.
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Abstract
The use of mechatronic chassis components can solve the conflict between driving
dynamics and ride comfort.
This thesis presents a newly developed wheel carrier, which is able to dynamically
adjust the toe- and camber angle of each individual wheel independently of the
chassis.
In each situation the wheel can be optimally positioned on the road. Thereby the
lateral force potential of the tyre is increased and improves the dynamic behavior of
the vehicle.
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1 Einleitung
Dieses Kapitel führt zunächst auf eine zentrale Problemstellung der Fahrwerksent-
wicklung hin und veranschaulicht die Motivation, einen neuen Fahrwerksaktuator
zu entwickeln. Davon ausgehend werden die Ziele dieser Arbeit definiert.

1.1 Problemstellung
Das Fahrwerk eines Fahrzeugs beeinflusst in großem Maße dessen Fahrdynamik-
und Komforteigenschaften. Die Entwicklung befindet sich dabei im Spannungsfeld
zwischen kinematischen und elastokinematischen Größen, Package, Kosten und Ge-
wicht. Die gewünschten Komfortziele sowie die fahrsituativ abhängige Positionierung
des Rades zur Straße (Fahrdynamik) bestimmen mit der jeweiligen Achskonstruk-
tion die Orientierung der spezifischen Kinematikpunkte und deren Raumbedarf im
Fahrzeug.
Aus fahrdynamischer Sicht stellt das Fahrwerk mit seinen kinematischen und elas-
tokinematischen Größen eine offene Wirkungskette dar. Die am Reifen angreifenden
Kräfte wirken auf die Kinematik und Elastokinematik der Achse, was zu einer ver-
änderten Radposition führt. Die Neuorientierung des Rades beeinflusst die Reifen-
kräfte, die wiederum das Fahrverhalten bestimmen.
Eine Herausforderung besteht darin, mit den signifikanten Größen der Kinematik
und Elastokinematik die Radposition einzustellen, die für die jeweilige Fahrsituati-
on als optimal angesehen wird.
Um hier möglichst unabhängig auf jede Kombination an Kraftrichtungen unter-
schiedlich reagieren zu können, ist die Achsentwicklung stetig vorangeschritten. Heu-
tige Mehrlenkerachsen besitzen das größtmögliche Abstimmpotential. Trotzdem sind
hier viele Größen noch nicht unabhängig voneinander einstellbar.
Aufgrund der vielen Abhängigkeiten halten immer mehr mechatronische Fahrwerks-
systeme Einzug, welche durch ihre aktiven Eingriffe eine weitere Eigenschaftssprei-
zung ermöglichen. Viele dieser Systeme verändern die Vertikaldynamik des Rades,
wie z.B. geregelte Dämpfersysteme oder aktive Stabilisatoren. Durch den Eingriff in
die Vertikaldynamik ändern sich in Folge dessen die dynamischen Reifennormalkräf-
te, die wiederum Einfluss auf die Querdynamik nehmen.
Aktive Lenksysteme wie die Überlagerungslenkung an der Vorderachse oder Lenk-
winkelsteller an der Hinterachse können den Schräglaufwinkel des Rades und somit
die Reifenseitenkräfte verändern.
Aktive Systeme zur Sturzwinkelbeeinflussung des Rades befinden sich im Forschungs-
stadium und ermöglichen, das Übertragungspotential des Reifens in lateraler Kraft-
richtung zu erhöhen [47], [48], [46]. Ein aktives System, dass beide Raumwinkel des
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1 Einleitung

Rades zur Karosserie beeinflusst, vermag viele Zielkonflikte aufzulösen [47], [48], [46].
So ist es möglich, signifikante situationsabhängige Vorspur- und Sturzwerte unab-
hängig von den anliegenden Reifenkräften einzustellen. Dies ermöglicht den Reifen
abhängig von der Fahrsituation in die optimalste Winkellage zur Fahrbahn zu brin-
gen.

1.2 Ziel der Arbeit
Ziel der Arbeit ist die Entwicklung eines Aktors, der den Spur- und Sturzwinkel
des Rades unabhängig voneinander beeinflussen kann. Dabei soll dieses System an
der Hinterachse eines heutigen allradbetriebenen Fahrzeugs integrierbar sein, ohne
dessen Achskonzept und Bremskonzept radikal ändern zu müssen. Der Aktor muss
unter allen fahrdynamisch auftretenden Kräften imstande sein, die Ausrichtung des
Rades dynamisch verändern zu können.
Dazu sollen zunächst aktive Systeme zur Beeinflussung der Radausrichtung disku-
tiert und bewertet werden, um Anforderungen und Randbedingungen an das neue
System zu definieren.
Anhand der gewonnen Erkenntnisse, Vorgaben und Randbedingungen soll ein neues
Konzept für einen aktiven Radträger erstellt werden, das diesen Forderungen nach
kommt.
Der aktive Radträger soll an einem Versuchsfahrzeug integriert werden. Dazu sind
alle relevanten Auslegungsuntersuchungen analytisch als auch anhand von Simula-
tionsmodellen durchzuführen.
Ziel ist dabei die mechanische und elektromechanische Auslegung des Systems, so-
dass es ohne Einschränkungen unter dem Gesichtspunkt des Ganzjahresbetriebs ein-
gesetzt und erprobt werden kann.
Die aktive Beeinflussung des Sturzwinkels und die damit verbundenen fahrdynami-
schen Auswirkungen sollen mithilfe von Gesamtfahrzeugsimulationen und Fahrver-
suchen aufgezeigt und diskutiert werden.
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2 Grundlagen und Stand der Technik
Dieses Kapitel gliedert sich in vier Themengebiete. Zu Beginn werden im Grundla-
genteil die verschiedenen Mechanismen zum Seitenkraftaufbau des Reifens im Reifen-
Fahrbahnkontakt diskutiert. Dabei werden die Unterschiede im Seitenkraftaufbau
aus Schräglaufwinkel und Sturzwinkel erläutert. Entscheidend sind dabei Überlager-
ungseffekte, welche das Reifenseitenkraftpotential bis an die physikalischen Grenzen
ausnutzen.
Im nächsten Abschnitt wird auf die Fahrwerksentwicklung allgemein eingegangen.
Im Fokus stehen dabei die Zielkonflikte und Restriktionen, die sich eigenschaftlich
durch passive Fahrwerke ergeben. Es wird ein mögliches Lösungsszenario durch ak-
tive mechatronische Systeme aufgezeigt. Der Hauptaugenmerk richtet sich dabei auf
die Verbesserung der Querdynamik und das maximale Seitenübertragungspotential.
Im Stand der Forschung und Technik werden zunächst beispielhaft übergeordne-
te aktive Systeme an der Hinterachse aufgezeigt. Schlussendlich liegt der Fokus auf
dem Radträger und dessen technischen Umsetzungen zur variablen und dynamischen
Einstellung von Spur- und Sturzwinkel. Dabei werden auch Lösungen und Lösungs-
ansätze aus der Patentliteratur diskutiert.
Aus den Erkenntnissen des aktuellen Technikstandes und der physikalischen Effek-
te des Reifen-Fahrbahnkontakts erfolgt am Ende dieses Kapitels eine Zieldefinition.
Aus diesen Zielen werden Anforderungen an einen aktiven Hinterachsradträger zur
dynamischen und radindividuellen Verstellung von Spur- und Sturzwinkel abgeleitet.

2.1 Reifeneigenschaften
Der Reifen als Bindeglied zwischen Fahrbahn und Fahrzeug hat einen sehr großen
Einfluss auf das Fahrverhalten des Fahrzeuges. Durch Freischneiden an der Rei-
fenkontaktzone zur Straße wird ersichtlich, dass neben der Aerodynamik sämtliche
Kräfte und Momente des Fahrzeugs über die Kontaktflächen des Reifens abgestützt
werden [25]. Der Reifen trägt somit signifikant zum Längs- und Querdynamikver-
halten des Fahrzeuges bei.
Die Wechselwirkungen des Lagen- und Profilaufbaus und die Reibcharakteristika
der Gummimischung erzeugen unterschiedlichste Phänomene, die sich auf den Rei-
fenfahrbahnkontakt auswirken. Übergeordnet behalten jedoch die in dieser Arbeit
diskutierten allgemeinen Modellvorstellungen zum Seitenkraftaufbau und deren Bei-
trag zum querdynamischen Fahrzeugverhalten ihre Gültigkeit. Soweit nicht anders
beschrieben gelten die aufgeführten Modelle am frei rollenden Rad ohne transiente
Einflüsse. Für weiterführende Vertiefung auf diesem Gebiet sei auf nachstehende Li-
teratur hingewiesen: [49], [25], [42], [17] und [29].
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2 Grundlagen und Stand der Technik

In den nächsten Abschnitten wird nun näher auf die beiden Entstehungsmechanis-
men der Reifenseitenkraft eingegangen.

2.1.1 Seitenkraft durch Schräglaufwinkel
Der Reifen mit seinen Profilstollen und seinem Karkassenaufbau stellt keine starre
Konstruktion dar, sondern lässt sich abhängig von den auftretenden Kräften zur
Drehachse unterschiedlich leicht dehnen, verbiegen und tordieren. Dieses kraftindu-
zierte Ausweichen des Reifens und der dadurch auftretende Querschlupf im Fahr-
bahnkontakt werden durch kinematische Größen beschrieben. An Hand derer können
Reifencharakteristik und Auswirkungen auf das Fahrverhalten abgeleitet werden.

In Bild 2.1 ist ein Reifen abgebildet, dem eine Kraft Fs normal zu seiner Längsach-
se aufgeprägt wird. Diese stützt sich in Form der selben Seitenkraft Fs im Reifen-
Fahrbahnkontakt ab. Nun ist zu beobachten, dass der Reifen in seiner Rollbewegung
der Kraft Fs ausweicht. Dies führt zu einer Geschwindigkeit Vy, die normal zur Rei-
fenlängsgeschwindigkeit Vx steht. Aus der Längs- und Quergeschwindigkeit resultiert
die tatsächliche Geschwindigkeit V des frei rollenden Reifens unter Seitenkraft. Der

Fs

V

Vx

Vy

α

Fs

Drehrichtung

eshcasgnälnefieR

Bild 2.1: Entstehung des Schräglaufwinkels α bei einem frei rollenden Rad unter Seiten-
kraft Fs. Durch elastische Nachgiebigkeit des Gummis und Gleiten des Reifens auf der
Fahrbahnoberfläche entsteht zur Längsgeschwindigkeitskomponente Vx eine Quergeschwin-
digkeitskomponente Vy und eine daraus resultierende Geschwindigkeit V . Der Winkel zwi-
schen der Reifenlängsachse und der resultierenden Geschwindigkeit V wird als Schräglauf-
winkel α bezeichnet (Zusammenfassung aus [32], [25], [29] und [20]).
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2.1 Reifeneigenschaften

Winkel zwischen dem resultierenden Vektor V und der Längsachse des Reifens wird
als Schräglaufwinkel α bezeichnet [32], [25].
In Abhängigkeit vom Reifen ergibt sich in einem Winkelbereich von α � 3− 4° ein
konstanter Zusammenhang zwischen Schräglaufwinkel und Seitenkraft. Ab dieser
reifenindividuellen Grenze gerät der Reifen in Sättigung und die Seitenkraft fällt bei
weiter steigendem Schräglaufwinkel wieder ab [25].

Um dieses Phänomen besser beschreiben zu können, muss die Reifenaufstandflä-
che näher betrachtet werden. Im linken Bild 2.2 ist der Reifen aus Bild 2.1 in
Unteransicht dargestellt. Eingezeichnet ist wiederum die Seitenkraft Fs, die von der
Straße abgestützt wird. Im Einlaufbereich (Bereich zwischen grüner und schwarzer
Querlinie) haften alle Profilelemente auf der Straße. Es kommt es zur elastischen Aus-

Vx

Vy

V

μh
μg

μh Fs

1 2 3 4

α

Fs

1

2

3
4

α

μg

cα

Fn = const.

τα

Bild 2.2: Links: Unteransicht des Reifens aus Bild 2.2 der unter Seitenkraft Fs abrollt.
Im Einlaufbereich haften die Profilstollen, wodurch diese kinematisch verformt werden und
sich der Schräglaufwinkel α einstellt. Im Auslaufbereich gehen die Profilstollen ins Gleiten
über und nehmen ihre ursprüngliche Position ein.
Rechts: Vergrößerte Ansicht der Reifenaufstandsfläche mit Linien maximaler Haft- und
Gleitreibung μh und μg. Dargestellt sind die Verformungen der Profilstollen und resultieren-
der Schubspannung für steigende Schräglaufwinkel bei konstant wirkender Normalkraft Fn

auf den Reifen. Darüber ist das korrespondierende Seitenkraft-Schräglaufwinkel-Diagramm
für die vier Fälle dargestellt. (Zusammenfassung aus [32], [25], [29], [37], [26], [42] und
[20]).
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lenkung der Reifenflanken und der Profilelemente, was dazu führt, dass der Reifen
längs des resultierenden Geschwindigkeitsvektors V verformt wird. Dies bedeutet,
dass der Reifen zu seiner Längsgeschwindigkeit eine Querkomponente Vy aufbaut. Es
stellt sich ein Schräglaufwinkel α ein. In der Auslaufzone (Bereich zwischen schwar-
zer und roter Querlinie) beginnen die Profilelemente zu gleiten, wodurch diese wieder
in ihre Ausgangsposition zurückzukehren [29], [25].
Rechts neben dem Reifen in Bild 2.2 ist der Ein- und Auslaufbereich der Reifen-
aufstandsfläche als Kraft- und Wegverteilung dargestellt. Korrespondierend zu den
vier unterschiedlichen Verteilungen sind diese im Seitenkraft-Schräglaufwinkel Dia-
gramm darüber eingezeichnet.
Im ersten Fall wird dem Reifen eine kleine Seitenkraft aufgeprägt. Durch den lo-
kalen Bodendruck der Profilelemente und den Kraftschlussbeiwert μh erfolgt unter
Vernachlässigung der Auslaufzone auf der gesamten Reifenlatschlänge eine elastische
Verformung ohne Gleiten. Der korrespondierende Schräglaufwinkel, der sich durch
kinematische Verformung ergibt, ist relativ gering. Die elastische Auslenkung erzeugt
eine Schubspannung τα in den Profilementen, welche nun einem Deformationsschlupf
unterliegen [25].
Im zweiten Fall liegt eine höhere Reifenseitenkraft an. Der Schräglaufwinkel vergrö-
ßert sich. Die eingeschlossene Fläche unterhalb der Kurve steigt. Die Profilelemente
sind nahezu alle im Haftreibungsbereich. Punkt zwei im Seitenkraft-Schräglaufwinkel-
Diagramm befindet sich noch im linearen Bereich.
Bei Fall drei ist die Seitenkraft auf den Reifen abermals gestiegen. Der Schräg-
laufwinkel ist im Vergleich zu den beiden vorhergehenden Fällen überproportional
angestiegen. Im hinteren Drittel gehen die die Profilelemente ins Gleiten über, da
die Haftgrenze überschritten wurde. Diese Profilelemente können aufgrund des ver-
minderten Gleitreibungskoeffizienten μg nicht mehr so viel Seitenkraft aufnehmen
und fallen auf ein vermindertes Plateau ab. Die Fläche unterhalb der Kurve steigt
jedoch noch weiter an. Der Punkt drei im Seitenkraft-Schräglaufwinkel-Diagramm
hat den linearen Bereich verlassen und befindet sich bereits in der Degression.
Im vierten Fall wird dem Reifen so viel Seitenkraft aufgezwungen, dass bis auf we-
nige Profilelemente in der Einlaufzone nahezu alle gleiten. Der Schräglaufwinkel ist
abermals progressiv angestiegen. Die Fläche unterhalb der Kurve hat abgenommen,
was im Seitenkraft-Schräglaufwinkel Diagramm ersichtlich ist.
Diese Modellvorstellung gilt für das frei rollende Rad mit gleichbleibender Normal-
kraft. Werden dem Rad noch Antriebs- oder Bremsmomente aufgeprägt, so ändern
sich die Druckverhältnisse im Reifenlatsch und die kinematische Auslenkung der ein-
zelnen Profilelemente.
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2.1 Reifeneigenschaften

die Steigung im linearen Bereich charakterisiert und als Schräglaufsteifigkeit bezeich-
net wird [25]. Die Schräglaufsteifigkeit findet unter anderem bei der Berechnung von
Ein- und Zweispurmodellen Anwendung und gilt bis zu einer Querbeschleunigung
von etwa 4 m/s2 (dies entspricht in etwa einem Schräglaufwinkelbereich |α| < 3°) [25].
Das qualitative Seitenkraft-Schräglaufwinkel Diagramm aus Bild 2.2 zeigt, dass der
Reifen ein Seitenkraftmaximum besitzt. Befindet man sich bereits an diesem Punkt,
so ist ein weiteres Erhöhen des Lenkwinkels und dadurch ein Vergrößern des Schräg-
laufwinkels kontraproduktiv. Dies muss bei einer späteren Regelung aktiver Stellele-
mente berücksichtigt werden.

Im nächsten Abschnitt wird nun näher auf einen zweiten Effekt zur Erzeugung von
Seitenkraft eingegangen.

2.1.2 Seitenkraft aus Sturz- und Schräglaufwinkel

Neben den Seitenkräften, die aus dem Schräglaufwinkel resultieren, können am Rad
über einen weiteren Mechanismus Lateralkräfte abgestützt werden. Hierfür muss das
Rad in seiner Längsebene relativ zur Straße geneigt werden. Dieses Reifenverhalten
wird nun an Hand einer Modellvorstellung näher erklärt.

Im linken Teil von Bild 2.3 ist ein Rad abgebildet, welches unter einem Sturzwin-
kel γ abrollt. Der Sturzwinkel γ wird durch den Winkel zwischen Reifenlängsebene
und der Fahrbahnnormalen definiert [32], [25]. Bei dem Abrollvorgang treffen die
einzelnen Profilklötzchen in der Einlaufzone auf die Fahrbahn und folgen kinema-
tisch der Fahrzeugbewegung (siehe Bild 2.3 rechts). Durch den Sturzwinkel γ erfolgt
eine Verformung des Reifens in seiner Aufstandsfläche relativ zu den Profilstollen,
welche auf der Fahrbahn haften (siehe Bild 2.3 rechts). Diese Verformungen der Pro-
filstollen erzeugen Schubspannungen τγ, die immer symmetrisch zur Reifenhochachse
ausgebildet sind [25]. Die Summe der Schubspannungen τγ im Reifenlatsch ergibt
die Sturzseitenkraft.
Anders als die Seitenkraftentstehung über Schräglaufwinkel ist keine Richtungsän-
derung des rollenden Rades von Nöten. Würde das Rad jedoch nicht durch das
Fahrwerk gefesselt, so würde es sich durch die Sturzseitenkraft auf einer Kreisbahn
bewegen [75]. Die Seitenkräfte, welche durch ein gestürztes Rad entstehen sind bei
gleicher Winkelgröße um den Faktor 5 - 10 geringer als Seitenkräfte durch Schräg-
laufwinkel. Der Grund für die reduzierte Wirkung liegt in den relativ kleinen Profil-
verformungen und den damit geringen Schubspannungen τγ. Bei einem frei rollenden
gestürzten Rad liegt daher ausschließlich Deformationsschlupf und kein Gleiten der
Profilelemente vor [25].
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Bild 2.3: Links: Abgebildet ist ein frei rollendes Rad, welches unter einem Sturzwinkel γ
abrollt. Der Sturzwinkel ist durch den Winkel zwischen der Reifenlängseben und der Fahr-
bahnnormalen definiert.
Rechts: Die Profilstollen werden durch Haftreibung mit dem Fahrbahnkontakt in Richtung
der Abrollgeschwindigkeit gefesselt. Durch den Sturzwinkel γ erfolgt eine Deformation des
kreisförmigen Reifens relativ zu den Profilstollen, welche auf der Fahrbahn haften. Es ent-
steht eine Schubspannung τγ, deren Summe über den Reifenlatsch bezogen die Sturzseiten-
kraft entspricht. Zusammenfassung aus [25], [29], [42] und [20])

Wird nun einem frei rollenden Rad, welches unter einem Sturzwinkel γ abrollt, eine
Seitenkraft Fs aufgeprägt, wirken auf die Profilstollen die Schubspannungsverteilun-
gen von τα und τγ. Diese Schubspannungsverteilungen müssen nun unter Berücksich-
tigung der maximal übertragbaren Schubspannung τmax(plocal, μh) superpositioniert
werden [25]. Dabei hat der Sturzwinkel neben des in Bild 2.3 erklärten Effektes der
Sturzseitenkraft noch einen Einfluss auf die Bodendruckverteilung plocal im Reifen-
latsch.
In Bild 2.4 ist ein frei rollendes Rad unter konstanter Normalkraft abgebildet. Dabei
rollt der linke Reifen unter einer Seitenkraft Fs ab. Die Reifenschulter und Profil-
elemente weichen der Belastung aus. Es ergibt sich eine qualitative Verformung des
Reifens wie abgebildet. Unterhalb in Bild 2.4 ist die Bodendruckverteilung und die
qualitative Reifenlatschform dargestellt. Der Latsch nimmt durch die anliegende Sei-
tenkraft eine Trapez-Form an. Dabei entstehen ausgeprägte Druckmaxima auf der
Seitenkraft zugewandten Seite.
Der Reifen in der Mitte von Bild 2.4 rollt nur unter einem Sturzwinkel von γ = 4°
ohne Seitenkraft ab. Die Reifenschulter und die Profilelemente erfahren eine Defor-
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Fs Fs

+ =
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γ = 0◦ γ = 4◦ γ = 4◦
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Bild 2.4: Bodendruckverteilung und qualitative Reifenaufstandsform am frei rollenden Rad:
Links unter Seitenkraft, Mitte unter Sturzwinkel γ = 4° und rechts unter Seitenkraft und
Sturzwinkel γ = 4°. Durch Überlagerung der Druckformen aus Seitenkraft und Sturzwinkel
kann eine homogenere Druckverteilung im Reifenlatsch erzeugt werden. Gleichzeitig kann
die Fahrbahnkontaktfläche maximiert werden. Zusammenfassung aus [81], [78] und [2].

mation, wie sie bereits unter Bild 2.3 beschrieben wurden. Die Bodendruckvertei-
lung des gestürzten Rades ähnelt dem eines unter Seitenkraft abrollenden Rades. Die
Druckmaxima entstehen an der Seite, die durch den Sturzwinkel am meisten defor-
miert werden. Die qualitative Form des Reifenlatsches ähnelt einem Trapez. Durch
die Richtung des Sturzwinkels kann also die Bodendruckverteilung unabhängig von
der auftretenden Seitenkraft beeinflusst werden.
Der rechte Reifen rollt unter Seitenkraft ab und ist dabei entgegen der Seiten-
kraft mit γ = 4° gestürzt. Durch die Überlagerung der beiden Effekte kann eine
Homogenisierung der Bodendruckverteilung erreicht werden. Durch die Egalisie-
rung des Druckniveaus im Reifenlatsch kann das Seitenkraftpotential im Reifen-
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Bild 2.5: Seitenkraft Fs über Schräglaufwinkel α für einen Reifen 235/40 R18 8, 0J bei
einer Normalkraft von Fn = 8kN und unterschiedlichen Sturzwerten γ. Durch Aufbauwan-
ken und Elastizitäten der Achse gelangt das kurvenäußere Rad in positive Sturzbereiche.
Würde das Rad entgegen der Seitenkraft gestützt werden, könnte das Seitenkraftniveau um
ΔFs ≈ 10% erhöht werden [2], [78], [56].

Fahrbahnkontakt optimal ausgenutzt werden, da der Quotient von übertragbarer
Seitenkraft zu Anpressdruck mit zunehmendem Druck degressiv verläuft. Wird der
Reifen hingegen in Richtung der abstützenden Seitenkraft gestürzt, so erreicht man
eine Erhöhung des Druckgefälles im Reifenlatsch, was das Seitenkraftübertragungs-
potential mindert, [81], [78] und [2].
Welchen Einfluss dieser Effekt auf das Seitenkraftübertragungsverhalten hat, zeigt
Bild 2.5. Dargestellt ist der Seitenkraft-Schräglaufwinkelverlauf für den Reifen
235/40 R18 8, 0J bei einer Normalkraft von Fn = 8kN bei unterschiedlichen Sturz-
winkeln. Der abgebildete Sturzwert von γ = 3, 5° tritt dabei bei Fahrmanövern mit
hoher Querbeschleunigung auf. Induziert durch Aufbauwanken und Elastizitäten der
Achse treten je nach Fahrzeugtyp und Schwerpunktslage positive Sturzwinkel am
kurvenäußeren Rad auf. Wenn das Rad in dieser Situation mit einem Sturzwinkel
zur Straße von γ = −2° entgegen der Seitenkraft gestürzt wird, könnte das Seiten-
kraftniveau um ΔFs ≈ 10% erhöht werden [2], [56]. Dieser Effekt tritt bei trockener
und teilweise bei nasser Straße, jedoch nicht mehr bei vereister Fahrbahn auf [25].

Im folgenden Kapitel werden die Zielkonflikte passiver Fahrwerkssysteme aufgezeigt
und die Auswirkungen aktiver Systeme diskutiert.
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2.2 Ziele und Zielkonflikte passiver Fahrwerke

Eine Teilaufgabe des Fahrwerks ist es, den Reifen abhängig von der jeweiligen Fahrsi-
tuation gezielt durch kinematische und elastokinematische Effekte exakt zur Straße
zu positionieren. Dabei muss das Fahrwerk so abgestimmt werden, dass sich die
Reifen-Positionierung positiv auf das Fahrverhalten auswirkt. Das Fahrverhalten ist
für jeden Kunden selbst erlebbar und stellt neben Design und Image ein wesentliches
Kaufkriterium dar [25].
Laut Definition aus [6] führt ein fahrdynamisch gutes Fahrverhalten dazu, dass der
Fahrer die Regelaufgabe der exakten Kurshaltung bestmöglich umsetzen kann. Dabei
ist wichtig, dass die vom Fahrer induzierten Stellgrößen vorhersehbar, präzise und
unmittelbar durch das Fahrzeug umgesetzt werden [6]. Erst dann ist die Möglichkeit
für den Fahrer gegeben, kritische Situationen zu beherrschen oder zu vermeiden [6].
Nach [33] wird ein fahrdynamisch gutes Verhalten mithilfe von Objektiv-Kennwerten
wie etwa dem Eigenlenkverhalten, der Fahrstabilität/-agiltiät bei dynamischen Ma-
növern, das Lastwechselverhalten, usw. beschrieben. Dabei stellt das Fahrverhalten
eine Untermenge der Fahrsicherheit dar, neben der der Fahrspaß und der Fahrkom-
fort das Fahrzeug charakterisieren [33]. Bricht man die genannten Fahrzeugcharakte-
ristika auf Achskonstruktionen herunter, so bestimmen in Hinblick auf Fahrverhalten
und Fahrsicherheit folgende übergeordnete Größen die Eigenschaften der Achse [24]:

Kennwert der Radstellung: Radstand, Spurweite, Sturz, Vorspur, Lenkrollra-
dius, Spreizung, Nachlauf
Kinematische Veränderung der Radstellung: Momentanzentrums- und Rad-
erhebungskurven
Elastokinematische Veränderung der Radstellung: Lagersteifigkeiten, Lager-
dämpfungen, (Verlustwinkel, hydraulische Dämpfung)
Ungefederte Massen
Missbrauchsverhalten

Durch gezielte Beeinflussung und Kombination dieser Parameter können unterschied-
lichste Fahrcharakteristika erzeugt werden. Viele dieser Größen sind jedoch nicht
ausschließlich zu Gunsten optimaler Querdynamik frei justierbar, da sie beispiels-
weise zusätzlich auf den Fahrkomfort einwirken.
Der Fahrkomfort beschreibt das Wohlbefinden der Insassen während der Fahrt und
hat einen nachgewiesenen Einfluss auf das physische und psychische Leistungsvermö-
gen des Fahrers und somit auch auf die Sicherheit [25], [6]. Neben der Minimierung
von z.B. Aufbau- , Aggregat- und Radschwingungen zählen zum Fahrkomfort eben-
so akustische Schwingungen und werden unter dem Begriff "Noise, Vibration and
Harshness", kurz NVH zusammengefasst [25], [33]. Charakteristische Kriterien für
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Schwingungsverhalten: Feder-, Dämpfer- und Lagerabstimmung
Schrägfederung, Querfederung
akustisches Verhalten, Krafteinleitung in die Karosserie
Ungefederte Massen
Anfahr- und Bremsabstützung
Lenkaufwand
Wendekreis

In Summe gilt es, gutes Fahrverhalten und hohen Fahrkomfort miteinander zu kom-
binieren, was bei einem passiven Fahrwerk Zielkonflikte mit sich bringt. Neben
Fahrkomfort und Fahrdynamik sind ebenfalls das Fahrzeugpackage und die Wirt-
schaftlichkeit von Bedeutung. Diese beiden Punkte stehen ebenfalls in Konkurrenz
zueinander. Um eine einfache Achskonstruktion realisieren zu können, sollten gerade
lastpfadoptimierte Lenker in vertikaler Montagemöglichkeit im Fahrzeug mit Karos-
serieeinleitung der Kräfte in bereits bestehende steife Strukturen umgesetzt werden.
Hier bestehen Zielkonflikte mit Komfortmaßen wie z.B. Hüftpunkt, Kraftstoffanlage
mit Tank und/oder der Ladebreite des Kofferraums. Nachfolgend sind die wichtigs-
ten Oberbegriffe bezüglich Wirtschaftlichkeit und Package zusammengefasst [24]:

Wirtschaftlichkeit:

Bauaufwand der einzelnen Bauteile
Modularität des Achssystems
Montageaufwand, Vormontagefähigkeit
Karosseriebeanspruchung
Einzelteilkosten

Package:

Motorraumgestaltung
Kofferraumgestaltung
Tankanordnung, Tankgröße
Abgasanlagenführung
Leitungsführung: Kraftstoff- und Bremsleitungen
Radraumbedarf
Komfortmaße

Um diese Vielzahl an Parametern und Attributen sinnvoll mit anderen Achssyste-
men vergleichen zu können, wird häufig ein Eigenschaftsprofil in Form eines Spin-
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Bild 2.6: Eigenschaftsprofil einer Schräglenker-, Doppelquerlenker- und Mehrlenkerachse.
Durch die größere Anzahl der Fahrwerkslenker bei der Doppelquer- und Mehrlenkerachse
sind gegenüber der Schräglenkerachse größere Abstimmungsfreiheiten gegeben [25].

nendiagramms verwendet. In Bild 2.6 sind eine Schräglenkerachse, eine Doppel-
querlenkerachse und eine Mehrlenkerachse bezüglich oben genannten Parametern
und Attributen für die Hauptbereiche Fahrverhalten/Fahrsicherheit, Fahrkomfort,
Wirtschaftlichkeit und Package in einem Diagramm dargestellt [25]. Während die
Schräglenkerachse in den Bereichen Wirtschaftlichkeit und Package besser bewertet
wird, schneidet diese in den Bereichen Fahrverhalten/Fahrsicherheit und Fahrkom-
fort schlechter ab, als die beiden anderen Achssysteme. Dies resultiert bauartbedingt
aus der Zwangskopplung der Freiheitsgrade von Kinematik und Elastokinematik mit-
einander, da nur ein Lenker verwendet wird. Umgekehrt sind Doppelquerlenker- und
Mehrlenkerachsen aufgrund der höheren Anzahl der Lenker aufwändiger zu fertigen
und zu montieren. Sie sind deshalb teurer in der Anschaffung und benötigen mehr
Bauraum. Dabei ist gerade die Anzahl der Fahrwerkslenker dafür entscheidend, wie
viele Zielkonflikte aus Sicht des Fahrverhaltens und des Fahrkomforts aufgetrennt
werden können. Die Mehrlenkerachse bietet ein Maximum an unabhängigen Ein-
stellmöglichkeiten bei passiven Achssystemen, siehe Bild 2.6 [25]. Trotzdem vermag
eine Mehrlenkerachse nicht immer den Reifen optimal zu Straße auszurichten. Ein
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Bild 2.7: Eigenschaftszuwachs der einzelnen Achssysteme im Verlauf der Zeit. Durch In-
tegration von mechatronischen Fahrwerkskomponenten können mehr kundenrelevante Ei-
genschaften erzeugt werden. Ein Zukunftsszenario könnte dabei eine Reduzierung der me-
chanischen Komponenten auf ein Minimum vorsehen. Gleichzeitig können durch Einsatz
der Mechatronik die Gesamteigenschaften weiterhin anwachsen [35].

Beispiel hierfür ist die Aufbauwankbewegung bei Kurvenfahrt, die trotz negativen
Sturzgradienten der Achse, das kurvenäußere Rad in positiven Sturz zur Straße
zwingt.

Die für Kunden erlebbaren Eigenschaften der rein mechanischen Achssysteme sind
nur noch begrenzt steigerbar. Um trotzdem für den Kunden einen Mehrwert an
Fahrkomfort bei gleichzeitiger Steigerung der Fahrdynamik bieten zu können, hal-
ten immer mehr mechatronische Systeme Einzug im Fahrwerksbereich.
In Bild 2.7 ist der Eigenschaftszuwachs der rein mechanischen Achssysteme qua-
litativ aufgezeigt. Durch Integration von z.B. einer Wankstabilisierung kann der
Wankwinkel und die Wankrate unabhängig von Momentanzentrum und Schwer-
punktslage verändert werden. Der Einsatz einer Überlagerungslenkung reduziert z.B.
den Lenkaufwand und kann durch Winkelzugabe beim Anlenken agilisieren. Torque-
Vectoring-Systeme können durch ihre Antriebsmomentenverteilung den Eigenlenk-
gradienten beeinflussen und ermöglichen dadurch, das Fahrverhalten bis in hohe
Querbeschleunigungsbereiche softwaretechnisch zu modellieren [25]. Mit einer All-
radlenkung, also einem Fahrzeug mit aktiver Hinterachslenkung kann dies agilisiert
als auch stabilisiert werden, indem die Hinterachse gegensinnig oder gleichsinnig zur
Vorderachse lenkt. Eine aktive Sturzverstellung kann den Sturzverlust aus Achselas-
tizitäten und Aufbauwanken kompensieren und ermöglicht somit, das Rad optimal
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Bild 2.8: Auszug der Innovations-Roadmap der Kompaktklasse für Europa aus [43]. Auf-
gezählt sind Technologien aus dem Fahrwerks-Segment, welche bereits am Markt eingeführt
wurden und Innovationen, welche sich im Forschungsstatus befinden.

zur Fahrbahn auszurichten. Dadurch ist es möglich, wie eingangs angesprochen, das
volle Reifenseitenkraftpotential auszuschöpfen. In Kombination mit einer Spurver-
stellung/Hinterachslenkung könnten gemeinsam mit einer aktiven Sturzverstellung
viele Zielkonflikte im Fahrwerksbereich aufgebrochen werden.
Zeichnet man ein mögliches Zukunftsszenario auf, so kann der Mechanikaufwand
durch eine aktive Beeinflussung von Spur- und Sturzwinkel bei gleichzeitiger Steige-
rung der Eigenschaften reduziert werden (siehe Bild 2.7). Dies könnte beispielsweise
neue Innenraumkonzepte ermöglichen, da ehemals lange Fahrwerkslenker zur Um-
setzung der notwendigen Kinematik gekürzt werden könnten.

Eine Weitere Möglichkeit zur Verwendung aktiver Fahrwerksysteme stellt der Aus-
zug der Innovations-Roadmap der Kompaktklasse für Europa aus [43]. Dort sind
unterschiedliche Meilensteine der Fahrwerks-Entwicklung aufgezählt. Bild 2.8 zeigt
Technologien, welche bereits am Markt etabliert sind sowie Innovationen, die sich
im Forschungsstatus befinden. Dort wird das aktive Fahrwerk als eine Technologie
gesehen, welche die Wertschöpfungsarchitektur verändert. Ein aufgeführter Punkt
lautet: Die „Produktdifferenzierung identischer Fahrwerkskomponenten durch Soft-
ware“ benötigt als Enabler-Technologie aktive Fahrwerkskomponenten.
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Nachfolgend werden nun aktive Fahrwerkssysteme vorgestellt, welche sich auf die
Änderung der Fahrwerksgeometrie und somit auf die Neuausrichtung des Reifens
zur Straße konzentrieren. Im Fokus stehen schlussendlich Konzepte, die sich mit
Aktoren am Radträger beschäftigen.

2.3 Aktive Fahrwerkssysteme

Viele aktive Fahrwerkskomponenten haben bereits in Serienfahrzeugen Einzug gehal-
ten. Gleichzeitig wird an neuen aktiven Komponenten gearbeitet, die eine weitere
Eigenschaftsspreizung im Fahrwerksbereich zulassen. Im Folgenden werden aktive
System sortiert nach ihrem Betätigungsort und ausgehend von der Karosserie des
aktuellen Technikstandes besprochen.
Einleitend werden Beispiele von zentral über Spurstangen gelenkten Hinterachsen
aufgezeigt. Nachfolgend wird exemplarisch das Prinzip einer Lenkerfusspunktver-
stellung besprochen. Schließlich erfolgt eine intensivere Betrachtung von Systemen,
deren Wirkungen sich auf den Radträger beziehen. Hier werden Systeme aufgezeigt,
die Spur- und Sturzwinkel oder nur eine der Größen beeinflussen können.
Aktive Wankstabilisationssysteme und aktive Feder-Dämpfer-Aktuatoren sowie ak-
tive und teilaktive Hydrolager werden hier explizit nicht aufgezeigt. Eine Zusam-
menfassung dieser Systeme kann in [25] nachgelesen werden.

Hinterachslenkungen sind keine Erfindung aus dem Zeitraum der Mechatronik, son-
dern haben ihre Wurzeln in der reinen Mechanik. Der Honda Prelude war 1987
das erste Groß-Serienfahrzeug, das mit einer mechanisch gekoppelten Hinterachslen-
kung ausgestattet war. Dabei wurde der Lenkwinkel an der Vorderachse abgegriffen
und über eine Welle an das hintere Lenkgetriebe geleitet. Das Hinterachslenkgetrie-
be war dabei so konstruiert, dass es eine gleichsinnige Lenkbewegung bei kleinen
Lenkwinkeln ausführt. Dadurch wurden die Ansprechzeiten der Querbeschleunigung
des Fahrzeugs verringert. Gleichzeitig konnte die Überschwingneigung der Gierge-
schwindigkeit reduziert werden, was die Stabilität des Fahrzeugs erhöhte. Bei größe-
ren Lenkwinkeln, wie sie nur bei niedrigeren Geschwindigkeiten auftreten, lenkte die
Hinterachse dagegen gegensinnig und reduzierte dabei Wendekreis und Fahrschlauch
[6].
Ausgehend von dieser rein mechanischen Lösung ging die Entwicklung von rein hy-
dromechanisch gesteuerten Systemen wie die Hinterradlenkung von Mitsubishi im
Jahre 1988 über in elektronisch gesteuerte hydromechanische Systeme. BMW setzte
eine Hinterradlenkung im 850i ein, welche jedoch aufgrund der zu diesem Zeitpunkt
nicht existenten Fahrdynamiksensorik nur auf die Größen Lenkradwinkel und Fahr-
zeuggeschwindigkeit zurückgreifen konnte. Eine detaillierte Beschreibung des Sys-
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2.3 Aktive Fahrwerkssysteme

Bild 2.9: Links: Schnitt durch den zentralen Hinterachslenkstellers eines BMW der 7er
Reihe [82]. Rechts: Aufsicht auf die Trapezlenkerachse mit Hinterachslenkung [79].

tems und des hinterlegten Steuerkonzepts kann in [13], [14], [11], [83], [15] und [12]
nachgelesen werden.

Erst mit Einzug von Fahrdynamiksensoren, wie die Sensierung der Querbeschleu-
nigung und der Gierrate des Fahrzeugs, ist eine detailliertere Aussage über den
aktuellen Fahrzustand möglich. Dadurch kann die Hinterachslenkung abhängig vom
aktuellen Fahrzustand angesteuert werden.
Aktuell werden bei BMW wieder Hinterachslenkungen in den Modellen der 7er und
5er Reihe eingesetzt. Im linken Bild 2.9 ist der elektromechanische Lenkaktor dar-
gestellt, der sich am Hilfsrahmen abstützt. Die rechte Seite des Bildes zeigt die
Hinterachse der 7er Modellreihe in der Aufsicht. Die Trapezlenkerachse mit vorne
liegender Koppel ist so gestaltet, dass die Verschiebung des Zentralstellers eine ent-
koppelte Lenkbewegung erzeugt. Das System kann an der Hinterachse Lenkeingriffe
bis zu 3° umsetzen und wird nur in Kombination mit einer Überlagerungslenkung
an der Vorderachse angeboten. Dadurch ist es möglich, Gierrate und Querbeschleu-
nigung des Fahrzeugs unabhängig voneinander zu beeinflussen [82].
Bei der Regelung des Fahrzeugs werden abhängig von der Fahrgeschwindigkeit un-
terschiedliche Schwerpunkte gesetzt. Im niedrigen Geschwindigkeitsbereich wird das
Fahrzeug durch gegensinnige Lenkbewegungen der Hinterachse agilisiert. Bei hö-
heren Geschwindigkeiten liegt der Fokus auf der Fahrzeugstabilität. Hier wird an
der Hinterachse gleichsinnig gelenkt. Weiterhin werden durch fahrstabilisierende An-
steuerungen der Lenkung Bremseingriffe des Elektronischen Stabilitätsprogrammes
(ESP) reduziert [82].
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2 Grundlagen und Stand der Technik

Bild 2.10: Verbundlenker-Hinterachse des Laguna mit Hinterachszentralsteller. Die elas-
tisch gelagerten Radträger werden über Spurstangen mit einem Hebel gekoppelt, der sich
wiederum an einem elektromechanischen Zentralsteller abstützt [23].

Dass eine Hinterachslenkung auch mit einer Verbundlenkerachse kombiniert wer-
den kann, zeigt Renault mit dem Laguna und Laguna GT mit „Active Drive“, sie-
he Bild 2.10 [52], [51]. Das System besitzt ebenfalls einen Zentralsteller, der in
Fahrtrichtung vor dem torsionsweichen Profil der Verbundlenkerachse sitzt. Mithilfe
eines Umlenkhebels, der über das Torsionsprofil greift, werden die Spurstangen be-
tätigt. An diesen sind die elastisch gelagerten Radträger angebunden. Der maximale
Lenkwinkel an der Hinterachse beträgt 3,5° und reduziert dadurch bei gegensin-
nigem Lenken unterhalb von 60 km/h den Wendekreis um bis zu 10%. Bei höheren
Geschwindigkeiten wird ebenfalls wie bei dem Reglerkonzept von BMW gleichsin-
nig zur Vorderachse gelenkt. Dabei werden nur bei Sondermanövern wie z.B. Aus-
weichsituationen Lenkwinkel von 2° überschritten. Berücksichtigung findet hierbei
die Lenkradwinkelhistorie, an Hand derer eine Ausweichsituation erkannt und der
Hinterachslenkwinkel dementsprechend angepasst wird [52], [51].

Bei den zentral angelenkten Hinterachssystemen, die eine Verschiebung der Spurhe-
bel hervorrufen, liegt der Fokus auf der Erzeugung einer möglichst proportionalen,
stetigen und linearen Lenkbewegung des Rades. Andere Konzepte versuchen durch
gezielte Verschiebungen von Lenkerfusspunkten die Achskinematik zu beeinflussen,
sodass über den Einfederweg die Raderhebungskurve gezielt verändert werden kann.
Eine mögliche Umsetzung zeigt Hyundai mit dem „Active Geometry Control Sus-
pension“ System. In Bild 2.11 ist dieses System an der Hinterachse des Sonatas
ersichtlich. Der Linearsteller (100) betätigt mit seiner Schubstange (114) den verti-
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Bild 2.11: „Active Geometry Control Suspension“ System von Hyundai, installiert an ei-
ner Hinterachse des Sonatas. Die Verschiebung des inneren Radaufhängungspunktes erfolgt
über den Hebel (116), der in der Achse (104) drehbar gelagert ist und durch den elektrome-
chanischen Linaeraktuator (100) betätigt wird. Dadurch kann die Vorspurkurve über den
Einfederweg verändert werden [30], [8].

kalen Hebel (118), der in der Achse (104) gelagert ist. Dies führt zur rotatorischen
Bewegung des horizontalen Hebels (116) und der daraus resultierenden Verschie-
bung des Anlenkpunktes der Spurstange (102). Prinzipiell kann das System abhän-
gig von seinem Einbauort und der hinterlegten Achskinematik den Radsturzwinkel,
den Nachlauf der Lenkachse oder die Rolleigenschaften verändern [30], [8].
Weitere Beispiele zur Verstellung von Lenkeranbindungspunkten sind unter [16] und
[18] zu finden.

Im Folgenden werden nun Systeme beschrieben, welche eine Änderung der Radaus-
richtung direkt über den Radträger durchführen. Das bekannteste Beispiel hierfür
stellt die Konzeptstudie F400 Carving dar, die die Daimler Chrysler AG auf der 35.
Tokyo Motor Show 2001 präsentierte. Das Fahrwerk ermöglicht eine aktive Verstel-
lung des Radsturzwinkels von bis zu -20° am kurvenäußeren Rad.
Bild 2.12 zeigt ein Piktogramm des Systems „Active Tire Tilt Control“ [1]. Der
Radträger (20) wird dabei zweiteilig ausgeführt (21) und (22), wobei die beiden
Teile über ein Gelenk (23) im Bereich des oberen Querlenkers (30) miteinander
verbunden sind. Als Aktuator kommt ein Hydraulikzylinder (25) zum Einsatz. Aus-
gelegt auf die großen negativen Sturzwinkel wurde ein neues asymmetrisches Rei-
fenkonzept (3) entwickelt. Der Reifen weist an der Innenflanke einen starken Ra-
dius (4) auf, bei dem eine sehr weiche Gummimischung zum Einsatz kommt. Für
den Normalbetrieb bei Geradeausfahrt rollt der Reifen auf einer harten Gummi-
mischung (6) ab, was die Laufleistung erhöht und den Rollwiderstand senkt. Im
Bremsfall werden beide Radträger auf negativen Sturz gestellt, sodass die weiche
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Bild 2.12: Piktogramm des „Active Tire Tilt Control “ Systems des Konzeptfahrzeugs F400
Carving. Der Radträger (20) ist zweigeteilt (21) und (22) und kann das Rad über einen
hydraulischen Aktuator (25) bis zu 20° in negative Sturzrichtung schwenken [34], [1].

Gummimischung zum Einsatz kommt. Bei Kurvenfahrt rollt ebenfalls das kurven-
äußere Rad auf der reibungsoptimierten Gummimischung ab. Das kurveninnere Rad
wird dabei nicht gestürzt, da der Zugewinn an Seitenkraft durch das entlastete Rad
minimal wäre. Gleichzeit müsste ein großer Schwenkraum in Richtung Fahrzeugmit-
te vorgehalten werden [34]. Durch das Abrollen des Reifens auf der gekrümmten

Bild 2.13: „Active Tire Tilt Control“ System
des Konzeptfahrzeugs F400 Carving [36].

Innenflanke des Reifens ergibt sich ei-
ne homogene ellipsenförmige Druckver-
teilung im Reifenlatsch, die einem Mo-
torradreifen ähnelt. Durch diesen Ef-
fekt in Kombination mit der weicheren
Gummimischung kann mit diesem Sys-
tem das Seitenkraftpotential um 30%
gegenüber einem herkömmlichen Rei-
fen gesteigert werden [34]. Bild 2.13
zeigt das System integriert am For-
schungsfahrzeug F400 Carving. Deut-
lich ist das massive Schwenkgelenk an
der Oberseite des Radträgers zu er-
kennen. Der Hydraulikzylinder befin-
det sich unterhalb der Raddrehach-
se und schwenkt mit dem Radträger
mit.
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Bild 2.14: „Optimised Contact Patch“ Fahrwerksystem (OCP) von Michelin. Der Rad-
träger (3) wird mit dem McPherson Federbein (18) über ein Viergelenk (6, 7) verbunden,
dessen Momentanpol unterhalb der Fahrbahn liegt [77], [2].

Einen anderen Weg geht der Reifenhersteller Michelin, dessen „Optimised Contact
Patch“ Fahrwerkssystem (OCP) die eingangs besprochene Problematik der inhomo-
genen Druckverteilung in der Reifenaufstandsfläche kompensiert.
Bild 2.14 zeigt ein Piktogramm einer McPherson Vorderachse mit dem OCP-
Radträger. Das System beruht auf einem beweglich gelagerten Radträger (3), der
über ein Viergelenk (6, 7) mit dem McPherson Federbein (18) verbunden ist. Durch
das Viergelenk wird ein Momentanpol (CIR r/s) definiert, der sich unterhalb der
Fahrbahn befindet [2].
Durch die Lage des Momentanpols (CIR r/s) erzeugen auftretende Reifenseitenkräf-
te ein Moment um diesen Pol, das den Reifen veranlasst, sich gegen die Seitenkraft
zu stürzen. Dadurch können abhängig von der Kraftrichtung negative als auch po-
sitive Sturzwinkel umgesetzt werden [2].
Durch das kraftinduzierte Stürzen des Rades wird versucht, die Druckverteilung im
Reifen zu egalisieren, was zu einer Erhöhung des Reifenseitenkraftpotentials führt.
Neben dieser Potentialerweiterung kann im Vergleich zu einem konventionellen Achs-
system bei gleicher Querkraft ebenso die Längskraft erhöht werden [2].
Bild 2.15 zeigt eine konstruktive Umsetzung eines in der Sturzebene beweglichen
Radträgers an Vorder- und Hinterachse. Durch die konstruktive Anordnung der Ge-
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Bild 2.15: Beispiel der konstruktiven Umsetzung der OCP-Fahrwerksystem. Abgebildet
sind die Radträger für Vorder- und Hinterachse [5], [77].

lenke befindet sich der Momentanpol unterhalb der Fahrbahn. Ähnliche Konzepte,
welche auf einen nahe oder unterhalb der Fahrbahn liegenden Momentanpol beru-
hen, können unter [31], [3] und [41] nachgelesen werden.

Die bisher genannten Systeme können das Rad nur in einer Dimension verstellen.
In [50], abgebildet in Bild 2.16 wird ein Radträger vorgestellt, welcher die Orien-
tierung des Rades in Spur- und Sturzrichtung aktiv beeinflussen kann. Bei diesem
Konzept wird ein Radlager (3) vorgeschlagen, dessen Gehäuse nicht klassischerweise
am Radträger verschraubt, sondern in einer Kugelkalotte (7) im Radträger (2) ge-
führt wird. Das System wird mit zwei Linearstellern (10) und (10’) betätigt. Diese
sind zum einen an einer radträgerfesten Konsole (18) und zum anderen an den He-
beln (9) am Radlager (3) befestigt. Bild 2.16 rechts zeigt das System in der Aufsicht
mit den Anbindungspunkten der Linearsteller (11) und (18). Durch die gerichtete
Ansteuerung der beiden Zylinder können Spur- und/oder Sturzwinkel radindividuell
aktiv eingestellt werden.
Aufgrund der Lage der Bremsscheibe (17) auf der Radnabe (4) muss der Bremssat-
tel ebenfalls mit geschwenkt werden. Dazu wird dieser mit dem mitschwenkenden
Radlagerteil verbunden, siehe Bild 2.16 rechts. Durch diese Konfiguration müssen
alle auftretenden Bremsmomente über die Linearsteller (10) und (10’) abgestützt
werden. In [67] wird als Neuerung vorgeschlagen, die Bremsmomente über einen
weiteren mechanischen Pfad zu übertragen. Infolgedessen müssen die Linearaktua-
toren in [67] nicht das auftretende Bremsmoment abstützen.
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Bild 2.16: Links: Das Radlager des aktiven Radträgers ist über eine Kugelkalotte im Rad-
träger eingefasst. Rechts: Aufsicht des Radträgers, der über zwei Linearaktuatoren ange-
steuert wird [50].

Ein weiteres Konzept, welches über zwei Linearaktuatoren den Spur- als auch den
Sturzwinkel des Rades beeinflussen kann, ist unter [84] aufgeführt.

Neben den klassischen linearen Verstellaktuatoren in Kombination mit Gelenken
sind noch andere Konzepte bekannt, die die Orientierung des Rades variabel in
Spur- und Sturzrichtung einstellbar machen.
In der Patentschrift aus dem Jahre 1960, abgebildet in Bild 2.17. ist eine Ach-
se dargestellt, welche eine Verstellung des Rades durchführen kann. Hierzu werden
zwei Zylinder (16) und (20), deren beide Zylinderachsen nicht koaxial laufen son-
dern einen Pfeilungswinkel zueinander aufweisen, ineinander gesteckt und auf einer
Achse (11) gelagert. Das Rad wird in Bild 2.17 drehbar in Form eines Gleitlagers auf
dem Zylinder (20) gelagert. Durch gleichzeitige Betätigung der Hebel (22) und (13),
die über die Achsen (11) und (15) mit den jeweiligen Zylindern (16) und (22) rotato-
risch verbunden sind, führt dies zu einer Drehbewegung beider Zylinder. Durch die
simultane gegensinnige Drehbewegung kommt es zu einer Lenkbewegung des Rades,
da die Zylinderachsen einen Pfeilungswinkel zueinander aufweisen.
In [9] wird vorgeschlagen, diese Konstruktion an allen vier Rädern anzubringen.
Durch eine Verschaltung aller Verdrehhebel soll somit eine Lenkbewegung an allen
vier Rädern umgesetzt werden können.
Eine Betriebsbremse ist in Bild 2.17 nicht dargestellt. Falls sich die Bremsscheibe
wie bei konventionellen Fahrzeugen auf der Radnabe befindet, muss ein Bremssattel
installierbar sein, der ebenfalls mitschwenken und sein Bremsmoment über das Fahr-
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Bild 2.17: Lenkvorrichtung über zwei Zylinder (20) und (16), welche ineinander gelagert
auf einer Achse (11) sitzen. Die Achsen der beiden Zylinder weisen dabei einen Pfeilungs-
winkel zueinander auf. Durch gleichzeitige Rotation der beiden Zylinder über die Hebel (13)
und (22) führt dies zur Lenkbewegung des Rades (26), [9].

werk abstützen kann. Dies ist bei dem Konzept aus [9] nicht möglich. Hier müsste
der Bremssattel drehbar auf dem Zylinder (20) installiert werden, welcher dann mit
dem Rad mitschwenkt und gleichzeitig das Bremsmoment in das Fahrwerk einleitet,
was systemimmanent über eine Drehverbindung nicht möglich ist. Weiterhin ist das
Konzept aus [9] für gezogene Achsen konzipiert, da ein Antrieb des Rades über ein
Kardan- oder Gleichlaufgelenk in dieser Konfiguration nicht möglich ist.

Ein ähnliches Konzept, das ebenfalls auf der Verdrehung von Zylindern beruht, wird
in der Patentschrift [53] vorgestellt. In Bild 2.18 ist ein solches Verstellsystem ab-
gebildet. Der starre Radträger, der am angedeuteten Federbein (37) und Fahrwerks-
lenker (41) befestigt ist, trägt einen drehbar gelagerten Verstellzylinder (42). Die
Rotationsachse des Verstellzylinders (42) ist dabei die Achse A. Die radzugewand-
te Seite des Zylinders (42) ist nicht rechtwinklig zu der Drehachse A, sondern weist
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Bild 2.18: Schnitt durch die Verstelleinheit aus [53]: Zylinder (42) ist drehbar im Radträ-
ger (36) gelagert, der mit dem Fahrwerkslenker (41) bzw. dem radführenden Dämpfer (37)
verbunden ist. Durch Rotation der Zylinder (42) und (40) wird eine Lenkbewegung der
Radnabe (33) erzwungen, die über das Radlager (34) mit dem Zylinder (40) gefesselt ist.

einen Schrägungswinkel auf. In dieser angeschrägten Seite des Zylinders befindet sich
ein weiterer drehbar gelagerter Verstellzylinder (40) mit der Rotationsachse B. Diese
Rotationsachse weist einen Pfeilungswinkel zur Längsachse C des Zylinders (40) auf.
Die beiden Winkel sind hier gleich groß gewählt. Zylinder (40) trägt wiederum das
Radlager (34), das seinerseits Radnabe (33) aufnimmt. Das Rad ist hier nicht abge-
bildet und würde auf Nabe (33) sitzen. Rotieren nun die Zylinder (42) und (40) um
ihre Rotationsachsen A und B, so kommt es zu einer Schwenkbewegung des Rades.
Für eine gerichtete Bewegung müssen dabei beide Zylinder gleichzeitig angesteuert
werden. Die Einleitung der Rotationsbewegung des Zylinders (42) erfolgt direkt über
einen Hebel (50). Die Ansteuerung des Verstellzylinders (40) erfolgt über eine Zwi-
schenwelle (47), welche mit dem Tellerrad (45) in die stirnseitige Verzahnung des
Verstellzylinders (40) greift. Dadurch wird unabhängig von der Schwenkbewegung
des Zylinders (40) ein Antreiben gewährleistet. [53] zeigt verschiedene Verstellstra-
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tegien auf, wie durch die Lenkbewegung der Räder Einfluss auf das Fahrverhalten
genommen werden kann.
Das System ist für angetriebene Achsen ausgelegt. Durch die Verstelleinheit (35)
verläuft die Antriebswelle (38), welche über ein Gelenk (39) mit der Radnabe (33)
verbunden ist. Das Gelenk liegt dabei im Momentanzentrum der Verstelleinheit (35)
und muss dadurch keinen Längenausgleich vollführen. Eine Betriebsbremse ist in
Bild 2.18 nicht dargestellt. Wieder ausgehend von einer konventionellen Bremsanla-
ge, müsste sich die Bremsscheibe auf Radnabe (33) befinden. Der Bremssattel müsste
mit der Bremsscheibe mitgeführt werden, die kinematisch über das Radlager (34)
mit dem Zylinder (40) gekoppelt mitschwenkt. Gleichzeitig müsste das System in
der Lage sein, das auftretende Bremsmoment über das Fahrwerk abzustützen. Dies
ist bei dem Konzept aus [53] wie auch im Vorfeld im Konzept aus [9] nicht möglich.
Hier müsste wiederum der Bremssattel drehbar auf dem Zylinder (40) installiert
werden, da dieser bei einer Verstellung rotiert. Gleichzeitig müsste über diese dreh-
bare Lagerung das Bremsmoment in das Fahrwerk eingeleitet werden, was simultan
nicht möglich ist. Ein weiteres Konzept, dargestellt in Bild 2.19, basiert ebenfalls
auf der Verdrehung von zwei Zylindern. Ähnlich wie im vorangegangen Konzept aus
Bild 2.18 trägt der Radträger (3) den darin drehbar gelagerten Verstellzylinder (5).
Dieser besitzt an seiner Mantelinnenfläche eine Lagerung (6), die zur Rotations-
achse des Zylinders (5) einen Pfeilungswinkel aufweist. An dieser Lagerung (6) ist

Bild 2.19: Schnitt durch einen mehrteiligen Radträger aus [74].
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ein zweiter Verstellzylinder (4) angebracht, der seinerseits die Radlagereinheit (1b)
aufnimmt. Die Radnabe 1a ist wiederum drehbar im Radlager (1b) angebunden.
Die Antriebswelle (8) verläuft wie in dem Beispiel aus Bild 2.18 durch die Mechanik.
Durch Rotation der beiden Zylinder (5) und (4) vollführt die Radnabe eine Schwenk-
bewegung.
Da dieses Konzept kinematisch mit dem aus Bild 2.18 aus [53] identisch ist, besteht
bezüglich der Bremsenanordnung die gleiche Problematik und ist systembedingt in
dieser Anordnung nicht möglich.

Im folgenden Kapitel werden nun Anforderungen an eine Verstellmechanik zusam-
mengetragen, die es ermöglicht die Radausrichtung in Spur- als auch in Sturzrichtung
zu verändern.

2.4 Spezifikation eines neuen Entwicklungsansatzes

Der Stand der Technik verdeutlicht, dass nur die Hinterachslenkung in heutigen
Serienfahrzeugen anzutreffen ist. Systeme, welche z.B. an der Hinterachse aktiv und
dynamisch den Spur- und Sturzwinkel verändern können, sind bisweilen nur theore-
tisch diskutiert und veröffentlicht worden.
Hauptgründe hierfür sind, wie bereits aufgezeigt, folgende nicht erfüllten Punkte:

Weitgehend packageneutrale Integration im Fahrzeugkonzept
Mögliche Aktorintegration an Standardachsbauarten
Verwendung einer Standardbremsanlage
Einsatz des Aktors an angetriebenen Achsen
Geringe Komplexität, Kosten und Gewicht des Aktors

Die wichtigste Anforderung an ein solches System ist, dass es in bestehende Fahr-
zeugkonzepte weitgehend packageneutral integrierbar sein muss. Dies setzt voraus,
dass der Aktuator mit heute üblichen Standardachsbauarten verwendet werden kann,
da aus Packagesicht sämtliche Fahrzeugkonzepte darauf ausgelegt sind. Bedingung
für eine aktive Spur- und Sturzverstellung ist, dass die Radräume für die maximalen
Schwenkwinkel des Rades ausgelegt sind. Weiterhin essentiell ist der Einsatz einer
Standardbremsanlage am Radträger. Eine Änderung dieses Konzepts, z.B. durch
Verlagerung der Bremsanlage hin zum Differential, erzeugt zahlreiche Sekundär- und
Tertiäreffekte, die ein sehr hohes zusätzliches Entwicklungsrisiko mit sich bringen.
Außerdem muss das aktive System an einer angetriebenen Achse zum Einsatz kom-
men können. Voraussetzung dafür ist, dass in der Standardkonfiguration das An-
triebsmoment ausgehend vom Differential über die Antriebswellen an die Radnaben
geleitet werden kann.
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Eine geringe Komplexität und gleichzeitige Robustheit stellen ebenso globale Para-
meter des Aktors dar, wie das Gewicht und die Kosten. Diese werden jedoch indivi-
duell je nach einzusetzendem Fahrzeugsegment bewertet und gewichtet.
Für die Entwicklung einer aktiven Verstelleinheit zur Beeinflussung der Radaus-
richtung in Spur- und Sturzrichtung ergeben sich somit oben genannte Punkte als
zwingende Voraussetzung. Für den neuen Entwicklungsansatz werden weiterhin all-
gemeine Randbedingungen aus dem Stand der Technik und den physikalischen Ge-
gebenheiten vorausgesetzt.
Als maximale Schwenkwinkel werden in Spur-Richtung ±5° gefordert. Dabei finden
die großen Lenkwinkel an der Hinterachse nur zur Wendekreisreduzierung Anwen-
dung. Aus fahrdynamischer Sicht sind ±2° Verstellweg zur signifikanten Änderung
des Fahrverhaltens ausreichend, [56].
In Sturz-Richtung ergeben sich je nach Fahrzeugtyp unterschiedliche Wankwinkel
und Elastizitäten der Achsen, welche durch den Aktor kompensiert werden müssen.
Aus diesem Grund werden hier minimal ±4° gefordert, um ausreichend Spielraum
zu erhalten.
Die Aktordynamik muss so gewählt werden, dass ein Nachlaufen des Ist-Wertes
am späteren Versuchsfahrzeug keine Zweiphasigkeit im Anlenken des Fahrzeuges er-
zeugt. Als Verstellgeschwindigkeit unter Last wird dabei ein erster Richtwert von
10 °/s angestrebt. Dieser Wert muss an einer späteren Vollfahrzeugsimulation vali-
diert werden.
Das Aktorgewicht sollte als Zielgröße möglichst gering ausfallen, da es sich hier um
ungefederte Massen handelt, welche sich negativ auf den Fahrkomfort auswirken.
Der Fokus bei der verwendeten Material- und Technologiewahl soll dabei auf einem
eventuellen Serieneinsatz liegen. Dabei gilt abzuwägen, mit welchen Kosten welche
Eigenschaften erzeugt werden können.

Vorab muss ein Entwicklungsansatz gefunden werden, der die oben genannten Anfor-
derungen erfüllt. Mithilfe eines morphologischen Kastens, dargestellt in Bild 2.20,
werden zunächst die unterschiedlichen Teilfunktionen und Attribute eines möglichen
Aktuators aufgezeigt. Die Teilfunktionen gliedern sich dabei in: physikalischer Ef-
fekt zur Krafterzeugung, Getriebeart zur Wandlung der Kraft und Aktuierungsort.
Die weiteren Teilfunktionen beschäftigen sich mit dem Montageort der Bremsscheibe
und des Bremssattels sowie mit der Abstützung des resultierenden Bremsmoments.
Anhand dieser Teilfunktionen werden verschiedene Lösungsvarianten ermittelt und
farblich kodiert in die Matrix eingetragen. Die im Stand der Technik aufgezeigten
Aktoren sind als Übersicht ebenfalls eingetragen, auch wenn sie nur eine Verstell-
richtung (Spur- oder Sturzwinkel) umsetzen können.
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2 Grundlagen und Stand der Technik

Die Zentralsteller der Hinterachslenkungen aus Bild 2.9 und Bild 2.10 sind zusam-
mengefasst im morphologischen Kasten braun dargestellt. Betätigt werden diese über
einen Elektromotor (Lorentzkraft), der mithilfe einer Kugelumlaufspindel den Lenk-
ferfußpunkt der Spurstange verschiebt. Die Bremsscheibe befindet sich an der Rad-
nabe, der Bremssattel am Radträger. Die Bremsmomente werden dabei über den
Radträger aufgenommen.
Die direkte Lenkerfußpunktverstellung aus Bild 2.11, grau codiert, wird ebenso über
einen Elektromotor angetrieben. Durch die Kugelumlaufspindel und einen Hebel
wird der Lenkerfußpunkt verschoben. Die Anbringung der Bremsanlage, als auch
die Abstützung der Bremsmomente erfolgt konventionell.
Das „Active Tire Tilt Control“ System aus Bild 2.13, orange eingefärbt, wirkt über
die hydraulische Druckkraft an einem Verdrängungszylinder, der an einem Hebel am
Radträger angreift. Es kann eine konventionelle Bremsanlage eingesetzt werden.
Das OCP-Fahrwerksystem aus Bild 2.14 und 2.15, rot kodiert, bezieht seine Ver-
stellkraft aus der Seitenkraft, die am Reifen angreift. Diese führt beim verwendeten
Viergelenk zu einer Verstellung am Radträger. Die Bremsanlage kann ebenfalls kon-
ventionell ausgeführt werden.
Der Radträger mit schwenkbarem Radlager aus Bild 2.16, blau eingefärbt, wird elek-
tromotorisch angetrieben. Dieses System wird mithilfe einer Kombination aus Ku-
gelumlaufspindel und einem Hebel an einem Kugelgelenk aktuiert. Die Verstellung
findet am Radlager statt. Die Montage des Bremssattels erfolgt am mitschwenkenden
Teil des Radlagers, die der Bremsscheibe hingegen konventionell an der Radnabe.
Das Bremsmoment muss hier über die Verstellaktorik gehalten werden.
Die aktiven Systeme aus den Bildern 2.17, 2.18 und 2.19 sind im morphologischen
Kasten pink eingefärbt. Die Verstellung geschieht über einen Elektromotor in Kom-
bination mit einem Schrägachsensystem, dessen Verstellung am Radträger umgesetzt
wird. Eine konventionelle Bremsanlage ist bei allen drei Konzepten nicht möglich.

Der morphologische Kasten verdeutlicht, dass die Aktoren aus dem Stand der Tech-
nik die eingangs genannten Anforderungen nicht erfüllen.
Um eine konventionelle Bremsanlage verwenden zu können, muss der Bremssattel
am Radträger und die Bremsscheibe an der Radnabe befestigt werden können. Idea-
lerweise sollte das Bremsmoment nicht über die Aktorik abgestützt werden. Bild 2.20
zeigt, dass die blau und pink eingefärbten Konzepte dieses nicht erfüllen.
Die hydraulische Aktuierung des orangen Konzeptes wird ebenso nicht favorisiert,
da hier ein großer Peripherieaufwand betrieben werden muss (Schlauchverlegung,
Hydroaggregat, Druckspeicher, Ventilblock, usw.).
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2.4 Spezifikation eines neuen Entwicklungsansatzes

scheiden die braun und grau eingefärbten Systeme ebenfalls aus. Hier werden Len-
kerfusspunkte verschoben, wodurch z.B. der Einsatz einer Verbundlenkerachse nicht
mehr möglich ist.
Das Konzept mit dem Viergelenk, rot kodiert, ist bereits mit seinem eindimensiona-
len Verstellfreiheitsgrad sehr bauraumintensiv. Bei der Umsetzung einer Verstellung
in Spur- und Sturzrichtung wird dieses Konzept noch größer bauen.

Im morphologischen Kasten sind weiterhin zwei neue Aktorkonzepte farblich hin-
terlegt. Eine mögliche Aktuierung ist in Bild 2.20 gelb eingefärbt und in Bild 2.21
näher beschrieben. Dieses neue System basiert auf einem gerichtet elastischen, bie-
geweichen Radträger (4), der z.B. über Carbon Nanotubes (9) aktuiert wird. Carbon
Nanotubes verändern bei Anlegen einer Niedervoltspannung über quantenmechani-
sche Effekte ihre Länge [19]. In Kombination mit dem biegeweichen Radträger (4)
kann eine Verstellung in Spur- und Sturzrichtung umgesetzt werden [72].
Der Einsatz einer konventionellen Bremsanlage (in Bild 2.21 aus Übersichtsgründen
nicht dargestellt) ist in gewohnter Weise möglich. Dabei wird das Bremsmoment

Bild 2.21: Aktiver Radträger bestehend aus gerichtet biegeelastischem Radträger und z.B.
Carbon Nanotubes als Aktoren [72].
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2 Grundlagen und Stand der Technik

ohne Belastung der Aktorik über den Radträger abgestützt, da die Richtung des
Bremsmoments normal zum Freiheitsgrad des Aktors steht. Der biegeweiche Rad-
träger kann dabei aus laminiertem Kohlefasergewebe mit integrierten Carbon Nano-
tubes, oder aus Metall bestehen, welches gewollt strukturell geschwächt (20) wird
[72]. Bei dieser Ausführung erfolgt die Verstellung über extern angebrachte Carbon
Nanotubes (siehe Bild 2.21 rechts) [72].
Carbon Nanotubes befinden sich jedoch noch im Forschungsstadium und können
aufwändig nur in kleinen Mengen unter Laborbedingungen hergestellt werden. Aus
diesem Grund wird dieses Konzept nicht weiter verfolgt.

Im morphologischen Kasten von Bild 2.20 ist grün noch ein weiteres Konzept einge-
zeichnet, das mithilfe von Elektromotoren und einem Schrägachsensystem am Rad-
träger arbeitet, bei dem jedoch eine konventionelle Bremsanlage verwendet werden
kann, ohne dass das eingeleitete Bremsmoment über die Aktorik abgehalten wer-
den muss. Aus Konzeptsicht erfüllt diese Aktuierung viele der eingangs erwähnten
Spezifikationen und Anforderungen. Allerdings können einige Eigenschaften erst be-
antwortet werden, wenn das Konzept weiter aus detailliert wird.

Desshalb wird nachfolgend nun auf dieses neuen Aktuatorkonzept eingegangen und
dessen Funktionen anhand von Piktogrammen erläutert.
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3 Systembeschreibung des neuen Aktors

Im vorangegangenen Kapitel wurden Systeme erläutert, die den Stand der Technik
beschreiben. Ziel des neuen Systems ist zum einen, den genannten Spezifikationen
gerecht zu werden (aktive und dynamische Spur- und Sturzwinkelverstellung unab-
hängig vom verwendeten Achssystem) und zum anderen die Umsetzung über ein
robustes und einfaches mechatronisches System.
Im Folgenden wird zunächst das neue Aktuatorkonzept anhand von Piktogrammen
erklärt und dessen Integration im Fahrwerk beschrieben. Abgeleitet vom Aktuator-
konzept erfolgt die Definition der Verstellgrößen des mechatronischen Konzeptes.
Im Weiteren werden die systembedingten Herausforderungen der Bremsmomenten-
abstützung und der Aktuierung des mechatronischen Systems beschrieben und deren
technische Lösungen aufgezeigt.

3.1 Schrägachsensystem als Verstellmechanismus

Das neue Aktorkonzept, das eine Verstellung von Spur- und Sturzwinkel zulässt
und gleichzeitig unabhängig vom Achssystem ist, basiert auf einem aktiven Rad-
träger. Bei gewöhnlichen Achssystemen wird das Rad über den Radträger geführt.
Der Radträger wiederum ist - abhängig vom Achssystem - beweglich oder starr an
die Fahrwerkslenker gebunden, welche sich ihrerseits am Fahrzeug abstützen, siehe
Bild 3.1 links, [56].

Rad Rad
Rad-

regärt

KarosserieKarosserie

Federbein

Lenker

Verstell-
zylinder

regärtdaR

Bild 3.1: Links: Konventionelle Achskonstruktion (Doppelquerlenker-Achse), bestehend
aus Rad, Radträger, Fahrwerkslenkern, Federbein und Fahrwerksanbindungspunkten an der
Karosserie; Rechts: Der passive Radträger wird durch einen zweiteiligen aktiven Radträger
ersetzt. Zwischen den beiden Radträgerhälften werden zwei Verstellzylinder integriert, die
zueinander einen rotatorischen Freiheitsgrad besitzen [66], [73], [61], [56].
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3 Systembeschreibung des neuen Aktors

Bei dem neuen Aktorkonzept wird der starre Radträger in zwei Hälften, nämlich
einen radseitigen und einen achsseitigen Radträger aufgeteilt. Der radseitige Rad-
träger trägt dabei über ein Radlager die Radnabe, an die das Rad angebunden ist.
Der achsseitige Radträger ist wiederum an die Fahrwerkslenker gebunden. Zwischen
den beiden Radträgerhälften werden zwei Verstellzylinder integriert, wobei jeder die-
ser Zylinder zwei Drehachsen besitzt, siehe Bild 3.1 rechts [66], [73], [61], [56].

Der aktive Radträger auf der rechten Seite des Bildes 3.1 ist zum besseren Verständ-
nis in Bild 3.2 räumlich dargestellt. Zu erkennen sind die beiden Radträgerhälften
und die zwei Zylinder mit jeweils einer zur Zylinderlängsachse koaxialen Drehachse.
Jeder dieser Drehachsen ist eine korrespondierende Radträgerhälfte zugeordnet, [56].

regärtdaRregitiesshca

Achse koaxial zur Zylinderachse

achsseitiger Verstellzylinder

Achse koaxial zur Zylinderachse

regärtdaRregitiesdar

eshcagärhcS

radseitiger Verstellzylinder

Bild 3.2: Dreidimensionales Piktogramm des aktiven Radträgers aus Bild 3.1. Dargestellt
sind der achsseitige bzw. radseitige Radträger und die beiden Verstellzylinder. Die Verstell-
zylinder sind jeweils mit der korrespondierenden Radträgerhälfte über eine zur Zylinder-
achse koaxialen Drehachse miteinander verbunden. Die beiden Verstellzylinder sind über
eine Drehachse (Schrägachse) zueinander gekoppelt, die jedoch einen Pfeilungswinkel zu
den anderen Drehachsen aufweist [66], [73], [61], [56].
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3.1 Schrägachsensystem als Verstellmechanismus

Die beiden Verstellzylinder können über eine schräge Achse gegeneinander verdreht
werden, [56].

Dieser Aufbau unterscheidet sich signifikant zu den Patentschriften [9], [53] und
[74], dargestellt in den Bildern 2.17, 2.18 und 2.19. Bei diesen Konzepten nimmt
der radseitige Verstellzylinder das Radlager auf, welches das Rad über die Radnabe
koppelt. Bei dem neuen Aktorkonzept, dargestellt in Bild 3.2, koppelt der radseiti-
ge Verstellzylinder mit dem radseitigen Radträger. Der radseitige Radträger nimmt
dabei das Radlager auf, welches wiederum das Rad über die Radnabe drehbar lagert
(in Bild 3.2 aus Übersichtsgründen nicht dargestellt). Diese Teilung des passiven
Radträgers in zwei Hälften -einem achsseitigen und einem radseitigen Radträger-
ermöglicht erst die notwendige Bremsmomentenabstützung, welche später in diesem
Kapitel detailliert erläutert wird.

Erfährt nun der radseitige Verstellzylinder eine Rotationsbewegung um die mittlere
Drehachse, siehe Bild 3.3 links, so schwenkt der Zylinder aufgrund der schrägen
Rotationsachse aus. Dabei wird der radseitige Radträger gegenüber dem achsseiti-
gen Radträger ausgelenkt, [56].
Durch diese Rotation erfolgt eine gekoppelte Verstellung des Radträgers in Spur-
und Sturzrichtung. Um eine entkoppelte Bewegung des Rades in Spur- und Sturz-
richtung umsetzen zu können, muss zusätzlich zu der radseitigen Zylinderrotation
der achsseitige Zylinder gedreht werden, siehe Bild 3.3 rechts, [56].

Rotation des
radseitigen Verstellzylinders

Rotation des achsseitigen
Verstellzylinders

Bild 3.3: Dreidimensionales Piktogramm des aktiven Radträgers. Durch unabhängige Rota-
tionen der beiden Verstellzylinder kann der radseitige Radträger gegenüber dem achsseitigen
Radträger in Spur- und Sturzrichtung entkoppelt ausgelenkt werden [66], [73], [61], [56].
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3 Systembeschreibung des neuen Aktors

Durch die gleichzeitige Betätigung der beiden Verstellzylinder können die Radträ-
gerhälften innerhalb der geometrischen Grenzen frei in jede Raumrichtung (Spur-
und Sturzwinkel) ausgelenkt werden, [56].

Der aktive Radträger muss die Betriebsbremse aufnehmen und die im Betrieb auftre-
tenden Bremsmomente abstützen können, was im folgenden Kapitel näher erläutert
wird.

3.2 Bremsmomentenabstützung

Der aktive Radträger stellt in Spur- und Sturzrichtung ein variables Bindeglied zwi-
schen der Radnabe und den Fahrwerkslenkern dar. Der Bremssattel wird bei einer
passiven Achskonstruktion auf dem Radträger montiert. Bei Betätigung der Bremse
muss das eingeleitete Bremsmoment dabei vom Radträger über die Fahrwerkslenker
am Fahrzeug abgestützt werden. Für ein Fahrzeug der Mittelklasse können so typi-
scherweise an der Hinterachse Bremsmomente im Bereich von ∼1600 Nm auftreten,
[56].

Dieses sehr hohe Bremsmoment müsste von der Aktorik des aktiven Radträgers ab-
gestützt werden, siehe Bild 3.4 links. Da dies aus elektromechanischer Sicht nicht
möglich ist, kommt ein Kardangelenk zum Einsatz, das zum aktiven Radträger paral-
lel geschaltet ist [54], [55], [56]. Das Kardangelenk koppelt die beiden Radträgerhälf-
ten rotatorisch miteinander, siehe Bild 3.4 rechts und sperrt den Drehfreiheitsgrad,

Rad Rad

KarosserieKarosserie

Bremsanlage

Brems-
moment

Kardangelenk

Bild 3.4: Links: Aktiver Radträger mit Bremsanlage bestehend aus Bremsscheibe und
Bremssattel; Rechts: Zum aktiven Radträger wird ein Kardangelenk parallel geschaltet, dass
das auftretende Bremsmoment vom radseitigen Radträger auf den achsseitigen Radträger
überträgt [54], [55], [56].
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3.3 Antrieb des Schrägachsensystems

über den das Bremsmoment abgestützt wird. Gleichzeitig bleiben die Drehfreiheits-
grade in Spur- und Sturzrichtung erhalten. Möglich macht diese Parallelschaltung
von Kardangelenk und Verstellzylinder die Lage ihrer Momentanpole. Diese sind
beide in Deckung und befinden sich lokal auf Höhe des Kardansterns, der in Bild 3.4
als Kardanring ausgeführt ist, [56].
Das Kardangelenk kann über diese zusätzliche Kopplung zum gegenseitigen Vor-
spannen des Radträgerverbandes verwendet werden [71], [55] , [56]. Dadurch ist es
möglich den aktiven Radträger mit einfach wirkenden Lagern zwischen den Verstell-
zylindern aufzubauen.
Allgemeine Informationen zu Kardangelenken können in [76] nachgelesen werden.

Eine alternative Möglichkeit, die beiden Radträgerhälften bei gleichzeitiger Ent-
kopplung in Spur- und Sturzrichtung rotatorisch miteinander zu fesseln, bieten Me-
tallbälge. Diese besitzen bei großen Durchmessern trotz der dünnen Wandstärken ein
ausreichendes Flächenträgheitsmoment, um auch höchste Bremsmomente übertra-
gen zu können. Gleichzeitig ist die Balgstruktur biegeweich und ermöglicht dadurch
wiederum das Verschwenken des Rades in Spur- und Sturzrichtung. Eine detaillier-
te Beschreibung des aktiven Radträgers mit Bremsmomentenabstützung über einen
Metallbalg ist unter [54] und [55] erläutert.
Nachteilig an dieser Variante der Bremsmomentenabstützung ist, dass das Verstell-
system nicht wie bei dem Kardangelenk über den Metallbalg vorgespannt werden
kann. Dadurch müssen die Lagerstellen der Verstellzylinder doppelreihig ausgeführt
werden, um auftretende Zug-Druck-Kräfte in axialer Richtung abstützen zu können.
Durch die Duplizierung der Lagerstellen kann das System in axialer Richtung länger
bauen, weswegen die Bremsmomentenabstützung über das Kardangelenk favorisiert
wurde.

Im nächsten Abschnitt wird nun näher auf die Aktuierung der beiden Verstellzy-
linder eingegangen, die es ermöglichen, im Fahrbetrieb die Radausrichtung aktiv
und dynamisch zu verändern.

3.3 Antrieb des Schrägachsensystems

Der Systemverbund der beiden Radträgerhälften mit ihren jeweiligen Rotationszy-
lindern und Kardangelenk zur Bremsmomentenabstützung stellt das Grundsystem
des aktiven Radträgers dar. Da die beiden Verstellzylinder nicht statisch, sondern
vielmehr dynamisch, abhängig von der hinterlegten Regelstrategie betätigt werden,
müssen diese unabhängig voneinander einstellbar sein.
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3 Systembeschreibung des neuen Aktors

Reaktionskräfte, induziert durch Seiten-, Längs- und Normalkräfte am Rad abstüt-
zen zu können. Diese wirken als Reaktionsmomente an den Rotationszylindern und
können von Standard-Elektromotoren in dem geringen zur Verfügung stehenden
Bauraum nicht abgestützt werden. Aufgrund dessen ist eine Übersetzungsstufe not-
wendig, die es ermöglicht, das hohe Momentenniveau zu senken. Wie eine mögliche
Lösung mit Reduktionsgetriebe aussehen kann, zeigt Bild 3.5 [54], [55], [56]. Darge-
stellt sind die Verstellzylinder und die korrespondierenden Radträgerhälften, die über
ihre Kardangabeln und Kardangelenkbolzen am Kardanring miteinander verbunden
sind. An jeder Radträgerseite befindet sich ein Elektromotor (aus Übersichtsgrün-
den ist in Bild 3.5 nur ein Elektromotor abgebildet), der mit seinem Antriebsritzel
in dem korrespondierenden Abtriebszahnrad am Verstellzylinder eingreift. Die Mo-
toren werden dabei so angeordnet, dass diese den jeweiligen Freiraum, der sich 90°
zur Kardangabel ergibt, für den Verzahnungseingriff nutzen können, [56].
Abhängig von der Dimensionierung der Zahnradpaarung kann somit die Überset-
zung des Systems gesteuert werden. Der radseitige Antriebsmotor schwenkt bei der

achsseitiger
Verstellzylinder

Kardanring

regärtdaRregitiesshca

radseitiger
Verstellzylinder

Kardangelenkbolzen

Zahnrad

Stirnradgetriebe

Elektromotor

Kardangabel

regärtdaRregitiesdar

Bild 3.5: Piktogramm des Schrägachsensystems, bestehend aus radseitigen und achsseiti-
gen Verstellzylinder und korrespondierenden Radträgerhälften mit Kardangelenkgabeln, die
mithilfe des Kardanrings und den Kardangelenkbolzen miteinander verbunden sind. Jeder
Verstellzylinder weist ein Zahnrad auf, in das jeweils ein an der jeweiligen Radträgerhälfte
fest installierter Elektromotor eingreift (aus Übersichstgründen ist nur ein Motor abgebil-
det) [54], [55], [56].
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3.3 Antrieb des Schrägachsensystems

Verstellbewegung des Radträgers mit, dabei muss gewährleistet sein, dass dieser in
jeder möglichen Radträgerposition nicht mit anderen Bauteilen kollidieren kann, [56].

Eine weitere Möglichkeit, das Schrägachsensystem anzutreiben, kann unter [59] und
[60] nachgelesen werden. Dort wird ein Planetengetriebe verwendet, bei dem das
Hohlrad als Antrieb über einen Scheibenmotor fungiert und das Sonnenrad als Ab-
trieb dient. Der Planetenträger ist fest mit der jeweiligen Radträgerhälfte verbunden
und ermöglicht so in Verbindung mit den vier Planeten den Durchgriff durch die
Kardangabeln.
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4 Geometrische Herleitung der Winkelzusammenhänge

4 Geometrische Herleitung der Winkelzusam-
menhänge

In den folgenden Kapiteln wird auf die geometrischen Herleitungen der Aktorik
näher eingegangen. Im Bereich der Robotik unterscheidet man zwischen einer Vor-
wärtsberechnung und einer Rückwärtsberechnung. Dabei beschreibt die Vorwärts-
berechnung abhängig von den eingestellten Winkeln der Servomotoren die Position
eines Manipulators im Raum. In Analogie des aktiven Radträgers kommt dies ei-
ner Winkelvorgabe der beiden Stellzylinder gleich, wobei die Position des Rades im
Raum daraus berechnet werden kann. Die Rückwärtsberechnung indes beschreibt
die beiden Winkel der Stellzylinder abhängig von der Raumposition des Rades [56].

Zur Visualisierung der Aktorik kommt eine vereinfachte Darstellung zur Anwendung,
die es ermöglicht, das gesamte Problem auf Drehungen von elementargeometrischen
Körpern wie Geraden, Ebenen und Punkten zu reduzieren [56]. In der Robotik wer-
den diese meist über Quaternionen oder homogene Koordinaten berechnet und ver-
einfachen bzw. verkürzen den Rechenvorgang [27], [22]. Zum besseren Verständnis
der Raumbewegungen des Aktors werden die folgenden Herleitungen bewusst im kar-
tesischen oder Kugelkoordinatensystemen durchgeführt, da geometrische Deutungen
bei Quaternionen oder homogenen Koordinaten schwer durchzuführen sind [27].
Die vereinfachte Darstellung des in Kapitel 3 beschriebenen Aktormodells substitu-
iert die Verstellzylinder und deren Drehgelenke als Geraden, Vektoren und Punkte
im Raum, siehe Bild 4.1. Auf der linken Seite ist zum besseren Verständnis das
dreidimensionale Piktogramm und auf der rechten Seite das substituierte Aktor-
modell dargestellt. Abgebildet sind der achsseitige Verstellzylinder �a, der radseitige
Verstellzylinder �r und die Schrägachse �s [56].
Das zur achseitigen Radträgerhälfte ortsfeste Koordinatensystem befindet sich mit
seinem Ursprung im Momentanpol der Aktorik. Die beiden Radträgerhälften wer-
den in dem substituierten Modell nicht übernommen, da das Koordiantensystem als
Referenz dient. In der Ausgangslage liegen die Vektoren �a und �r in der y-Achse und
der Schrägachsenvektor �s in der x-y-Ebene. Der Schrägachsenvektor �s weist dabei
zur y-Achse einen Pfeilungswinkel Γ auf [56].
An der Spitze des radseitigen Verstellzylinders �r befindet sich ein Punkt Pr. Durch
Rotation der beiden Verstellzylinder geht der Punkt Pr in den Punkt P ∗∗

r über. Die
Auslenkung des radseitigen Verstellzylinders �r und somit des radseitigen Radträgers
wird in eine relative Spur- und Sturzwinkeländerung aufgeteilt. Der relative Spur-
winkel δrel beschreibt den eingeschlossenen Winkel zwischen der y-Achse und der
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Bild 4.1: Dreidimensionales Piktogramm und substituiertes Aktormodell zur Darstellung
des achsseitigen Verstellzylinders �a, des radseitigen Verstellzylinders �r und der Schrägach-
se �s. Das zum Radträger ortsfeste Koordinatensystem liegt mit dem Koordinatenursprung
im Momentanpol der Aktorik, wobei die x-Achse in Fahrtrichtung und die y-Achse in Rich-
tung Rad zeigt (abgebildet ist die linke Fahrzeugseite). Die Vektoren �r und �a liegen in ihrer
Ausgangsposition in der y-Achse. Der Schrägachsenvektor �s befindet sich in der x-y-Ebene
und weist einen Pfeilungswinkel Γ zur y-Achse auf. An der Spitze von Vektor �r befindet
sich der Punkt Pr, der durch Rotation der Verstellzylinder in den Punkt P ∗∗

r übergeht und
um einen relativen Spur- und Sturzwinkel δrel und εrel ausgelenkt wird [56].

Projektion des ausgelenkten Vektors �r∗ in die x-y-Ebene. Der relative Sturzwinkel
ergibt sich aus dem Winkel zwischen der x-y-Ebene und dem ausgelenkten Vektor �r∗.
Diese Winkel werden als positiv definiert, wenn sie in mathematisch negativer Rich-
tung drehen, um der Vorzeichenkonvention der Norm DIN 70000 „Fahrdynamik und
Fahrverhalten“ [10] gerecht zu werden. Bei dem Systemverbund aktiver Radträger
und hinterlagerter Achse addieren sich die relativen Spur- und Sturzwinkel des Ak-
tors zu den Spur- und Sturzwinkeln des achsseitigen Radträgers der Achse [56].

Für das allgemeine Verständnis der Aktorik und zur Visualisierung der Aktorbe-
wegungen werden zunächst die Herleitungen der Abbildungen f : R2 → R, (χ, ξ) �→
εrel (χ, ξ) und g : R

2 → R, (χ, ξ) �→ δrel (χ, ξ) erläutert. Der Winkel χ ist da-
bei der Winkel zwischen dem achsseitigen Verstellzylinder und dem achsseitigen
Radträger. Der Winkel zwischen den beiden Verstellzylindern wird als Winkel ξ

definiert. Für die Aktoransteuerung sind die Abbildungen der Vorwärtsrechnung
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4 Geometrische Herleitung der Winkelzusammenhänge

h : R
2 → R, (χ, θ) �→ εrel (χ, θ) und i : R

2 → R, (χ, θ) �→ δrel (χ, θ) und die
Abbildung der Rückwärtsberechnung relevant. Der Winkel θ entspricht dem Win-
kel zwischen dem radseitigen Verstellzylinder und dem radseitigen Radträger. Die
Rückwärtsberechnung gliedert sich in folgende Schritte j/j′ : R2 → R, (εrel, δrel) �→
χ/χ′ (εrel, δrel), k : R

3 → R, (εrel, δrel, χ/χ
′) �→ ξ (εrel, δrel, χ/χ

′) und l : R
4 →

R, (εrel, δrel, χ/χ
′, ξ) �→ θ (εrel, δrel, χ/χ

′, ξ).

4.1 Herleitung der Vorwärtsberechnung über die Winkel χ

und ξ

Wie in der Einleitung dieses Kapitels erläutert, wird nun auf die Abbildungsvor-
schrift f : R2 → R, (χ, ξ) �→ εrel (χ, ξ) und g : R2 → R, (χ, ξ) �→ δrel (χ, ξ) eingegan-
gen. Die Vorwärtsberechnung dient dazu, ein besseres Verständnis für die Raumbe-
wegungen des Aktors zu erlangen und dessen Bewegungen interpretieren zu können.
In Bild 4.2 ist die Ausgangsposition der Aktorik dargestellt. Der radseitige Ver-
stellzylinder �r und der achsseitige Verstellzylinder �a liegen in der y-Achse. Für die
Berechnung der relativen Spur- und Sturzwinkel sind die wahren Längen der Ver-
stellzylinder nicht relevant und werden deshalb als Einheitsvektoren dargestellt:

�r =

⎛
⎜⎝ 0

1

0

⎞
⎟⎠ [Gl. 4.1]

�a =

⎛
⎜⎝ 0

−1

0

⎞
⎟⎠ [Gl. 4.2]

Weiterhin wird ein dritter Vektor �s eingeführt, der die schräge Drehachse darstellt
und in seiner Ausgangsposition in der x-y-Ebene liegt:

�s =

⎛
⎜⎝ − sin Γ

cos Γ

0

⎞
⎟⎠ [Gl. 4.3]

Erfolgt nun eine Rotationsbewegung des achsseitigen Verstellzylinders um den Win-
kel χ, so werden die Vektoren �r und �s um die y-Achse gedreht. Da der Vektor �r in
der y-Achse liegt und um diese gedreht wird, bleibt der Vektor �r von der Rotation
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4.1 Herleitung der Vorwärtsberechnung über die Winkel χ und ξ

x

y

z

�a

�r

�s

Γ

�s∗

χ

Bild 4.2: Substituiertes Aktormodell zur Darstellung der Drehung um den Winkel χ. Der
Koordinatenursprung liegt im Momentanpol zwischen dem achsseitigen Verstellzylinder �a
und radseitigen Verstellzylinder �r. Die Schrägachse �s liegt in der x-y-Ebene und wird durch
Rotation mit dem Winkel χ um die y-Achse in den gedrehten Schrägachsenvektor �s∗ über-
geführt.

unangetastet. Die Rotation im dreidimensionalen euklidischen Raum wird mit der
Drehmatrix Vy um die y-Achse umgesetzt:

Vy =

⎡
⎢⎣ cosχ 0 sinχ

0 1 0

− sinχ 0 cosχ

⎤
⎥⎦ [Gl. 4.4]

Durch Rotation wird der ursprüngliche Vektor �s in den gedrehten Vektor �s∗ aus
Gleichung 4.6 übergeführt (siehe Bild 4.2).

�s∗ = Vy · �s [Gl. 4.5]

�s∗ =

⎛
⎜⎝ − cosχ sin Γ

cos Γ

sinχ sin Γ

⎞
⎟⎠ [Gl. 4.6]
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4 Geometrische Herleitung der Winkelzusammenhänge
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z

�a

�r

�s

Γ

�r∗
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�s∗

Bild 4.3: Überführung des radseitigen Verstellzylinders �r durch Rotation um den Rich-
tungsvektor �s∗ mit dem Winkel ξ in die Endposition �r∗.

Im nächsten Schritt wird der Vektor �r mit dem Winkel ξ um den Richtungsvektor �s∗

gedreht, siehe Bild 4.3. Da dieser Richtungsvektor nicht in den Hauptachsen liegt,
können keine Elementarrotationsmatrizen verwendet werden. In diesem Fall findet
die Euler-Formel Anwendung [22]. Für eine Drehung E3 → E3, X �→ X∗ : �s∗ = U ·�s
um eine orientierte Drehachse mit dem normierten Richtungsvektor �rr unter der
Bedingung a � 0 mit dem Drehwinkel ζ, für den gelten muss −π < ζ ≤ π kann für
alle X ∈ E3 folgende allgemeine Vorschrift berechnet werden [22]:

U · �x = cos ζ · �x+ sin ζ · �rr × �x+ (1− cos ζ)
(
�rTr �x

) · �rr [Gl. 4.7]

Aus Gleichung 4.7 lässt sich folgende vereinfachte Drehmatrix ableiten [22]:

U =

⎛
⎜⎝cos ζE + sin ζ

⎡
⎢⎣ 0 −�rr3 �rr2

�rr3 0 −�rr1
−�rr2 �rr1 0

⎤
⎥⎦+ (1− cos ζ)

(
�rr�r

T
r

)⎞⎟⎠ [Gl. 4.8]
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4.1 Herleitung der Vorwärtsberechnung über die Winkel χ und ξ

Setzt man den gedrehten Richtungsvektor �s∗ aus Gleichung 4.6 in Gleichung 4.8
ein und substituiert Winkel ζ durch den Verdrehwinkel ξ, kann folgende Drehmatrix
entwickelt werden, welche die Rotation um den Vektor �s∗ beschreibt (siehe Bild 4.3):

U =

⎡
⎢⎣ a1,1 a1,2 a1,3

a2,1 a2,2 a2,3

a3,1 a3,2 a3,3

⎤
⎥⎦ [Gl. 4.9]

Mit den Einträgen:

a1,1 = cos ξ + (1− cos ξ) cos2 χ sin2 Γ

a1,2 = − sin ξ sinχ sin Γ− (1− cos ξ) cosχ sin Γ cos Γ

a1,3 = sin ξ cos Γ− (1− cos ξ) cosχ sin2 Γ sinχ

a2,1 = sin ξ sinχ sin Γ− (1− cos ξ) cosχ sin Γ cos Γ

a2,2 = cos ξ + (1− cos ξ) cos2 Γ

a2,3 = sin ξ cosχ sin Γ + (1− cos ξ) cos Γ sinχ sin Γ

a3,1 = − sin ξ cos Γ− (1− cos ξ) cosχ sin2 Γ sinχ

a3,2 = − sin ξ cosχ sin Γ + (1− cos ξ) cos Γ sinχ sin Γ

a3,3 = cos ξ + (1− cos ξ) sin2 χ sin2 Γ

Mithilfe der Drehmatrix aus Gleichung 4.9 entsteht durch Multiplikation mit dem
Vektor aus Gleichung 4.1 der gedrehte Vektor �r∗, der den neu orientierten radseitigen
Zylinder darstellt (siehe Bild 4.3):

�r∗ = U · �r [Gl. 4.10]

�r∗ =

⎛
⎜⎜⎜⎝

− sin ξ sinχ sin Γ− (1− cos ξ) cosχ sin Γ cos Γ

cos ξ + (1− cos ξ) cos2 Γ

− sin ξ cosχ sin Γ + (1− cos ξ) cos Γ sinχ sin Γ

⎞
⎟⎟⎟⎠ [Gl. 4.11]
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4 Geometrische Herleitung der Winkelzusammenhänge

Für die Berechnung des relativen Spurwinkels erfolgt die Projektion des Vektors �r∗

in die x-y-Ebene:

�r∗xy =

⎛
⎜⎜⎜⎝

− sin ξ sinχ sin Γ− (1− cos ξ) cosχ sin Γ cos Γ

cos ξ + (1− cos ξ) cos2 Γ

0

⎞
⎟⎟⎟⎠ [Gl. 4.12]

Mithilfe des projizierten Vektors �r∗xy kann nun der eingeschlossene Winkel zwischen
diesem und der y-Achse abgeleitet werden, was dem relativen Spurwinkel δrel ent-
spricht. Da der Vektor durch die Projektion kein Einheitsvektor mehr ist, muss durch
seine Länge geteilt werden:

δrel = arcsin

(
�r∗xy,1
|�r∗xy|

)
[Gl. 4.13]

Einfacher lässt sich der relative Sturzwinkel εrel bestimmen. Da der Vektor �r∗ die
Länge eins besitzt ergibt sich dieser zu:

εrel = − arcsin�r∗3 [Gl. 4.14]

Der relative Sturzwinkel εrel aus den Gleichungen 4.14 wurden mit −1 multipliziert,
um der Vorzeichenkonvention aus [10] gerecht zu werden. Nach Umrechnung ergibt
sich für die relativen Spur- und Sturzwinkel unter der Einschränkung r ∈ R

+ und
0 < Γ ≤ π

2
folgender Zusammenhang:

δrel = arcsin

(
(− sin ξ sinχ sin Γ− (1− cos ξ) cosχ sin Γ cos Γ) ·

· ((− sin ξ sinχ sin Γ− (1− cos ξ) cosχ sin Γ cos Γ)2 +

+
(
cos ξ + (1− cos ξ) cos2 Γ

)2)− 1
2

)
[Gl. 4.15]
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4.2 Herleitung der Vorwärtsberechnung über die Winkel χ und θ

εrel = arcsin (sin ξ cosχ sin Γ− (1− cos ξ) cos Γ sinχ sin Γ) [Gl. 4.16]

Mit den Gleichungen 4.15 und 4.16 können in Abhängigkeit des Parameters Γ und
der beiden Verdrehwinkel χ und ξ die relativen Spur- und Sturzwinkel berechnet
werden.

4.2 Herleitung der Vorwärtsberechnung über die Winkel χ

und θ

Wie aus Kapitel 3 ersichtlich, werden über die beiden Servomotoren die Zylinder-
winkel relativ zur jeweiligen Radträgerhälfte eingestellt. Die Winkel χ und θ werden
also direkt beeinflusst und der Winkel ξ ergibt sich aus der Zwangsbedingung des
überlagerten Kardangelenks.
Im Folgenden wird nun auf die Herleitung der Abbildungen h : R2 → R, (χ, θ) �→
εrel (χ, θ) und i : R2 → R, (χ, θ) �→ δrel (χ, θ) eingegangen.

In Bild 4.4 ist die Ausgangsstellung der Aktorik abgebildet, welche die Vektoren �r,
�a und �s zeigt. Für die Herleitung werden die beiden Zylinderhälften �r und �a mecha-
nisch entkoppelt voneinander betätigt. Wichtig ist dabei, dass jede Zylinderhälfte
ihre eigene Schrägachse in Form von Vektor �s erhält.

Im ersten Schritt erfolgt eine Drehung des Vektors �a mit der Rotationsmatrix aus
Gleichung 4.4 um die y-Achse mit dem Winkel χ.

Der Vektor �s wird dabei in den Vektor �s∗a übergeführt (siehe Bild 4.4):

�s∗a = Vy · �s [Gl. 4.17]

�s∗a =

⎛
⎜⎜⎜⎝

− cosχ sin Γ

cos Γ

sinχ sin Γ

⎞
⎟⎟⎟⎠ [Gl. 4.18]

Simultan erfährt der Vektor �r eine Drehung um die y-Achse mit dem Winkel θ

(Rotationsmatrix aus Gleichung 4.4 und Substitution von χ durch θ), was zur Folge
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Bild 4.4: Entkoppelte Drehung der Vektoren �a und �r um die y-Achse mit den jeweiligen
Winkeln χ und θ, wodurch die Schrägachse �s durch die Drehung in die entsprechenden
Vektoren �sa und �sa übergeführt wird.

�s∗r = Vy · �s [Gl. 4.19]

�s∗r =

⎛
⎜⎜⎜⎝

− cos θ sin Γ

cos Γ

sin θ sin Γ

⎞
⎟⎟⎟⎠ [Gl. 4.20]

Es gilt nun die beiden verdrehten Schrägachsenvektoren �s∗r und �s∗a wieder in De-
ckung zu bringen, was nur durch zwei Einzeldrehungen um die x-Achse und z-Achse
umgesetzt werden darf, da der Drehfreiheitsgrad um die Zylinderachsen �a und �r

kinematisch durch das überlagerte Kardangelenk gesperrt ist.

Die kinematische Bewegung des Verstellzylinders �r im Raum wird dadurch erzeugt,
dass beide Schrägachsen in Deckung gebracht werden. Dies bedeutet eine Auslenkung
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4.2 Herleitung der Vorwärtsberechnung über die Winkel χ und θ

des Aktors aus seiner Ausgangsposition hin zu den relativen Spur- und Sturzwin-
keln δrel und εrel.

Zunächst werden die Rotationsmatrizen für die Drehungen um die x- und z-Achse
aufgestellt:

Vx =

⎡
⎢⎢⎢⎣

1 0 0

0 cos εrel sin εrel

0 − sin εrel cos εrel

⎤
⎥⎥⎥⎦ [Gl. 4.21]

Vz =

⎡
⎢⎢⎢⎣

cos δrel sin δrel 0

− sin δrel cos δrel 0

0 0 1

⎤
⎥⎥⎥⎦ [Gl. 4.22]

Die Rotation um die x-Achse ist gleichbedeutend mit dem Ausschwenken der Aktorik
um den negativen relativen Sturzwinkel εrel. Die Drehung um die z-Achse gibt das
Auslenken um einen negativen relativen Spurwinkel δrel wieder, siehe dazu Bild 4.5.
Wird nun der Vektor �s∗r zunächst um die x-Achse und dann um die ursprüngliche
z-Achse gedreht, so muss dieser identisch mit dem Vektor �s∗a sein, damit die Zwangs-
bedingung der Aktorik erfüllt ist. Dabei besteht die Forderung, dass die Einbaulage
des Kardangelenks ebenso dieser Drehreihenfolgen entspricht:

0 = (Vz · Vx · �s∗r)− �s∗a [Gl. 4.23]

Wird hingegen zunächst um die z-Achse gedreht, so muss anschließend um die neu
orientierte x-Achse gedreht werden, was nach Umformung (siehe dazu [22]) der oben
beschriebenen Reihenfolge der Drehungen entspricht. Multipliziert man nun Glei-
chung 4.23 aus, erhält man folgenden Zusammenhang:

0 =

⎛
⎜⎝ ax

ay

az

⎞
⎟⎠ [Gl. 4.24]
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Bild 4.5: Berechnung des relativen Spur- und Sturzwinkels δrel und εrel durch sequenti-
elle Rotation des Vektors �s∗r zunächst um die x-Achse und anschließend um die z-Achse.
Eine Rotation um die y-Achse ist nicht erlaubt, da diese Drehung kinematisch durch das
überlagerte Kardangelenk gesperrt ist.

Mit den Einträgen:

ax =− cos δrel cos θ sin Γ + sin δrel cos εrel cos Γ + sin δrel sin εrel sin θ sin Γ+

+ cosχ sin Γ

ay =sin δrel cos θ sin Γ + cos δrel cos εrel cos Γ + cos δrel sin εrel sin θ sin Γ−

− cos Γ

az =− sin εrel cos Γ + cos εrel sin θ sin Γ− sinχ sin Γ

Es ist zu erkennen, dass die z-Komponente der Gleichung 4.24 nur vom relati-
ven Sturzwinkel εrel abhängt. Löst man diese nach εrel auf, so erhält man zwei
Arkustangens-Funktionen. Aus technischer Sicht ist jedoch nur eine Lösung sinnvoll.

Um die technisch sinnvolle Lösung auswählen zu können, wird der Arkustangens,
der einen Wertebereich von −π

2
< f(x) < π

2
in seinem Hauptwert besitzt [7], auf
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atan2(y,x) aufgerufen und nach [80] definiert als:

atan2(y, x) :=

⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨
⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

arctan y
x

für x > 0

arctan y
x
+ π für x < 0, y ≥ 0

arctan y
x
− π für x < 0, y < 0

+π/2 für x = 0, y > 0

−π/2 für x = 0, y < 0

0 für x = 0, y = 0

[Gl. 4.25]

Durch die atan2-Funktion ist der Wertebereich der zyklometrischen Funktion des
Tangens nun in allen vier Quadranten definiert. Löst man Gleichung 4.24 nach εrel

mit Hilfe der atan2-Funktion auf, so besitzt eine Lösung den Wertebereich von
−π/2 < f(x) < π/2 und die zweite Lösung den Wertebereich von −π < f(x) <

−π/2 ∪ π > f(x) > π/2. Mathematisch sind beide Lösungen gültig, technisch ist
jedoch nur die Lösung mit dem Wertebereich von −π < f(x) < π von Interesse.

Nach Auswahl der mechanisch sinnvollen Lösungen ist die atan2-Funktion nicht
mehr notwendig und man erhält folgende gültige Lösung:

εrel = arctan

⎛
⎝tan Γ

(
sin θ

√
sin2 θ tan2 Γ− sin2 χ tan2 Γ + 1− sinχ

)
sin θ tan2 Γ sinχ+

√
sin2 θ tan2 Γ− sin2 χ tan2 Γ + 1

⎞
⎠
[Gl. 4.26]

Für die Berechnung des relativen Spurwinkels δrel wird Gleichung 4.26 in Glei-
chung 4.21 eingesetzt. Nach Umformen der Gleichung 4.23 folgt, dass die Vektoren
�s∗r und �s∗a durch die jeweilige Rotation identisch sind (siehe Bild 4.5 Vektor �s∗∗r ):

0 = (Vx · �s∗r)−
(
Vz

−1 · �s∗a
)

[Gl. 4.27]
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Man erhält schließlich folgenden Vektor:

0 =

⎛
⎜⎝ ax

ay

az

⎞
⎟⎠ [Gl. 4.28]

Mit den Einträgen:

ax =− cos θ sin Γ + cos δrel cosχ sin Γ + sin δrel cos Γ

ay =sin δrel cosχ sin Γ− cos δrel cos Γ+

+ sgn (cos Γ)
√
cos2 Γ− cos2 θ + cos2 θ cos2 Γ + cos2 χ− cos2 χ cos2 Γ

az =0

Löst man die x-Komponente der Gleichung 4.28 nach dem relativen Spurwinkel δrel
auf, so erhält man nach Vorbild der Herleitung von εrel zwei atan2-Funktionen,
dessen Wertebereiche einmal im Intervall −π < f(x) < π und einmal im Intervall
−π < f(x) < −π/2 ∪ π > f(x) > π/2 definiert sind. Hier wird ebenfalls wieder
die technisch sinnvolle Lösung ausgewählt und die atan2-Funktion, wie bereits oben
beschrieben, durch den Hauptwert der Umkehrfunktion des Tangens ersetzt. Man
erhält schließlich die geschlossene Lösung für δrel:

δrel = arctan

⎛
⎝tan Γ

(
cos θ − cosχ

√
cos2 χ tan2 Γ− cos2 θ tan2 Γ + 1

)
cos θ tan2 Γ cosχ+

√
cos2 χ tan2 Γ− cos2 θ tan2 Γ + 1

⎞
⎠
[Gl. 4.29]

Mit den Gleichungen 4.26 und 4.29 können nun die relativen Spur- und Sturzwin-
kel δrel und εrel in Abhängigkeit der beiden Verstellzylinderwinkel χ und θ mit dem
Parameter Γ als Schrägachsenwinkel berechnet werden.
Dabei gelten folgende Einschränkungen: r ∈ R

+ und 0 < Γ ≤ π
2
. Die Gleichun-

gen 4.26 und 4.29 entsprechen dabei den Abbildungsvorschriften h : R2 → R, (χ, θ) �→
εrel (χ, θ) und i : R2 → R, (χ, θ) �→ δrel (χ, θ).
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4.3 Herleitung der Rückwärtsberechnung über die Winkel χ,
ξ und θ

Für die Aktoransteuerung ist unter Vorgabe der Winkel δrel und εrel die Berechnung
der Sollpositionen der Verstellzylinder von Interesse. Mit der Vorwärtsberechnung
aus dem vorhergehenden Kapitel wäre es prinzipiell möglich, die daraus berechneten
Ergebnisse in Form von mehreren 3D-Lookup-Tabellen abzuspeichern. Unter Vorga-
be der Winkel δrel und εrel könnten so die gesuchten Winkel χ und θ erzeugt werden.
Diese Methode ist jedoch auf Grund der geforderten Auflösung sehr speicherintensiv
und wurde deshalb wieder verworfen.
Bei einer mathematischen Herleitung der Rückwärtsberechnung muss beachtet wer-
den, dass bei der mechanischen Umsetzung der Aktorik die Winkel χ und θ direkt
beeinflusst werden und sich der Winkel ξ aus der Zwangskopplung mit dem überla-
gerten Kardangelenk ergibt. Prinzipiell ist die Herleitung der Rückwärtsberechnung
ausgehend von dem Winkel ξ und dem resultierenden Winkel χ leichter, bedingt je-
doch bei einer späteren Umsetzung ein aufwendigeres Programm, das aufgrund der
vielen Rück- und Vorwärtstransformationen nummerische Instabilitäten aufweist.
Aus diesem Grund wird hier nur auf die Herleitung der Rückwärtsberechnung aus-
gehend vom Winkel χ und dem daraus abgeleitenden Winkel ξ eingegangen. Diese
gestaltet sich in der Herleitung aufwändiger, ermöglicht jedoch später eine sequen-
tielle analytische Berechnung der Abbildungen, die eine minimale Logik aufweist [56].

Für die Herleitung der beiden Abbildungsvorschriften j/j′ : R2 → R, (εrel, δrel) �→
χ/χ′ (εrel, δrel) werden zunächst die Bewegungsabläufe der Aktorik in Bild 4.6 ge-
samtheitlich aufgezeigt. Dargestellt sind nur die zur Visualisierung notwendigen Vek-
toren und Punkte. Der Ursprung des Koordinatensystems liegt im Momentanpol,
äquivalent zu Bild 4.2 [56]. In der Initialstellung verläuft der radseitige Verstell-
zylinder kollinear zur y-Achse des Koordinatensystems, an dessen Ende sich der
Punkt Pr befindet [56]. Durch eine relative Spur- und Sturzwinkelvorgabe erhält der
radseitige Verstellzylinder �r seine Soll-Position (siehe Bild 4.6), dessen Endpunkt mit
dem roten Punkt P ∗∗

r gekennzeichnet ist [56]. Durch die Kinematik des Gelenks, die
eine Rotation um den Vektor �s erzwingt, ist es nicht möglich, den Punkt Pr direkt
in den Punkt P ∗∗

r überzuführen [56]. Vielmehr erfolgt zunächst eine Drehung um
den Winkel ξ senkrecht zum Vektor �s, solange bis die y-Komponente des Punktes Pr

identisch mit der von Punkt P ∗∗
r ist [56]. Der neue Punkt P ∗

r kann nun durch eine
Drehung um die y-Achse mit dem Winkel χ in den Punkt P ∗∗

r übergeführt werden
[56]. Gleichzeitig wird der Vektor �s um die y-Achse gedreht (die Rotation ist aus
Übersichtsgründen nicht dargestellt) [56]. Für die Herleitung des Winkels χ ist nur
der eingeschlossene Winkel zwischen den Punkten P ∗

r und P ∗∗
r relevant. Bei Betrach-
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x

y

z

�s

Γδrel

εrel

χ

χ′

ξ

ξ′

P ∗

r

P ∗∗

r

Pr

�r

P ∗
′

r

Bild 4.6: Überführung des Punktes Pr von seiner Initialposition über P ∗
r /P ∗′

r in die End-
position P ∗∗

r durch sequentielle Rotation mit den Winkeln ξ/ξ′ um den Schrägachsenvektor
�s und den Winkeln χ/χ′ um die y-Achse. Der Punkt P ∗∗

r ist dabei Endpunkt des radsei-
tigen Verstellzylinders �r, der um die Winkel δrel und εrel von seiner Ausgangsposition Pr

ausgelenkt wird [56].

tung von Bild 4.6 ist ersichtlich, dass sich der Punkt P ∗
r auf dem Schnittpunkt der

beiden Umlaufbahnen der ξ- und χ- Verdrehungen befindet. Gleichzeitig ist zu er-
kennen, dass ein zweiter Schnittpunkt existiert, der ebenfalls eine gültige Lösung
darstellt und mit P ∗′

r gekennzeichnet ist [56]. Aus dem zweiten Schnittpunkt P ∗′
r er-

gibt sich ein weiteres Tupel an Verdrehwinkeln χ′ und ξ′ [56]. Ist es nun möglich die
beiden Schnittpunkte der Umlaufbahnen zu berechnen, so können die Lösungen für
die Winkel χ bzw. χ′ hergeleitet werden, ohne zunächst die korrespondierenden Ver-
drehwinkel ξ oder ξ′ zu kennen. Um dies bewerkstelligen zu können, werden zunächst
die Koordinaten des Punktes P ∗∗

r aus den relativen Spur- und Sturzwinkelangaben
δrel und εrel berechnet. Die Winkel δrel und εrel entsprechen dabei denen eines um
90° um die z-Achse gedrehten Kugelkoordinatensystems (Transformation des Kugel-
koordinatensystem in kartesisches Koordinatensystem aus [7]), dessen Winkel mit
−1 multipliziert werden, um der Notation aus [10] gerecht zu werden.
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x

y

z

�s

Γδrel

εrel

P ∗

r

P ∗∗

r

Pr

�r

P ∗
′

r

g

Bild 4.7: Ermittlung der Schnittgerade g auf den Kreisbahnen der ξ- und χ- Rotationen
in den Punkten P ∗

r und P ∗′
r ; Dreieck in der x-y-Ebene zur Bestimmung der y-Komponente

des Geradenaufpunktes

Nach kurzer Umrechnung folgt für den Punkt P ∗∗
r :

P ∗∗
r =

⎛
⎜⎜⎜⎝

r cos εrel sin δrel

r cos εrel cos δrel

−r sin εrel

⎞
⎟⎟⎟⎠ [Gl. 4.30]

Durch die beiden Schnittpunkte P ∗
r bzw. P ∗′

r kann eine Gerade gelegt werden (siehe
Bild 4.7), deren Positionen zur Berechnung der Winkel χ/χ′ benötigt wird.
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x

y

z

�s

Γδrel

P ∗

r

P ∗∗

r

Pr

�r

r − P ∗∗

r,y Γ
′

Bild 4.8: Ansicht entgegen der z-Achse. Dargestellt sind die beiden Kreisbahnen der ξ-
und χ- Rotationen (gestrichelte Linien), Punkt Pr in seiner Initialposition, Punkt P ∗

r im
Schnittpunkt der Kreisbahnen und Punkt P ∗∗

r als Endposition. Mithilfe des eingezeichneten
Dreiecks kann die x-Komponente des Punktes P ∗

r über den Winkel Γ
′ und die Ankathete

mit der Länge r − P ∗∗
r,y berechnet werden.

Der Richtungsvektor der Gerade �gr liegt parallel zur z-Achse des Koordinatensystems
und ergibt sich zu:

�gr =

⎛
⎜⎝ 1

0

0

⎞
⎟⎠ [Gl. 4.31]

Als Aufpunkt der Gerade g bietet sich ein Punkt in der x-y-Ebene an, da sein
z-Anteil Null ist. Für die Herleitung der x-Komponente des Aufpunktes wird ein
Dreieck eingezeichnet, das sich aus der y-Achse und den beiden Kreisbahnen ergibt.
Bild 4.8 zeigt zur besseren Veranschaulichung die Ansicht von Bild 4.7 entgegen
der z-Achse. Die Länge der Ankathete ist bekannt und ergibt sich aus dem Radius r
(Länge des Vektors �r) subtrahiert von der y-Komponente des Punktes P ∗∗

r . Mit dem
Winkel Γ′ , welcher sich nach dem Satz von Thales zu Γ

′
= 90 − Γ ergibt, kann die
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von Punkt P ∗∗
r ergibt sich somit der Aufpunkt der Gerade:

ga =

⎛
⎜⎜⎜⎝

− cot Γ (r − r cos εrel cos δrel)

r cos εrel cos δrel

0

⎞
⎟⎟⎟⎠ [Gl. 4.32]

Aus Gleichung 4.32 und 4.31 folgt somit für die Gerade g:

g =

⎛
⎜⎝ 1

0

0

⎞
⎟⎠+ λ ·

⎛
⎜⎜⎜⎝

− cot Γ (r − r cos εrel cos δrel)

r cos εrel cos δrel

0

⎞
⎟⎟⎟⎠ [Gl. 4.33]

Im nächsten Schritt wird der Punkt P ∗∗
r mit dem Winkel χ um die y-Achse ge-

dreht. Da die Drehung im mathematisch negativen Sinn erfolgt, muss die inverse
Drehmatrix aus Gleichung 4.4 verwendet werden [56]:

P ∗
r = V −1

y · P ∗∗
r [Gl. 4.34]

P ∗
r =

⎛
⎜⎜⎜⎝

r (cosχ cos εrel sin δrel + sinχ sin εrel)

r cos εrel cos δrel

r (sinχ cos εrel sin δrel − cosχ sin εrel)

⎞
⎟⎟⎟⎠ [Gl. 4.35]

Für die Berechnung des Winkels χ wird nun der gedrehte Punkt P ∗
r mit der Gera-

dengleichung aus 4.33 gleichgesetzt und erhält folgenden Zusammenhang:

�0 =

⎛
⎜⎜⎜⎝

(cosχ cos εrel sin δrel + sinχ sin εrel + cot Γ (1− cos εrel cos δrel)) r

0

r sinχ cos εrel sin δrel − r cosχ sin εrel − λ

⎞
⎟⎟⎟⎠

[Gl. 4.36]
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der Drehbewegung χ ist, da eine Drehung um die y-Achse erfolgt. Die x-Komponente
der Gleichung ist bei gegebenen εrel, δrel und Γ hingegen nur vom Winkel χ abhängig:

0 = cosχ cos εrel sin δrel + sinχ sin εrel + cot Γ (1− cos εrel cos δrel) [Gl. 4.37]

Löst man Gleichung 4.37 nach χ auf, so erhält man zwei Arkustangens-Funktionen,
die durch atan2-Funktionen ersetzt werden. Durch die atan2-Funktion ist der Werte-
bereich der zyklometrischen Funktion des Tangens in allen vier Quadranten definiert,
wie bereits im vorangegangen Kapitel beschrieben. Es ergeben sich nach Auflösung
der Gleichung 4.37 nach χ unter den Einschränkungen r ∈ R

+ und 0 < Γ < π
2

sowie cos2 εrel · sin2 δrel + sin2 εrel ≤ sin2 (2Γ) folgende zwei gültige Lösungen für die
Rückwärtsberechnung [56]:

χ = atan2(y1, x1) [Gl. 4.38]

χ
′
= atan2(y2, x2) [Gl. 4.39]

Dabei werden die Argumente y1, x1 und y2, x2 durch folgende Zusammenhänge
substituiert:

y1 =

(
cos Γ + cos δrel cos

3 εrel cos Γ− cos2 εrel cos Γ− cos εrel sin δrel ·

· ( (cos εrel − 1) (cos εrel + 1) (cos εrel cos δrel − 1) ·

· (cos εrel cos δrel + 1− 2 cos2 Γ
) )− 1

2 − cos Γ cos εrel cos δrel

)
·

· ((cos εrel cos δrel − 1) sin εrel sin Γ)
−1
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x1 =−
(
cos δrel sin δrel cos

2 εrel cos Γ− cos εrel sin δrel cos Γ−

− (
(cos εrel − 1) (cos εrel + 1) (cos εrel cos δrel − 1) ·

· (cos εrel cos δrel + 1− 2 cos2 Γ
) )− 1

2 ((cos εrel cos δrel − 1) sin Γ)−1

)

y2 =

(
cos Γ + cos δrel cos

3 εrel cos Γ− cos2 εrel cos Γ + cos εrel sin δrel ·

· ( (cos εrel − 1) (cos εrel + 1) (cos εrel cos δrel − 1) ·

· (cos εrel cos δrel + 1− 2 cos2 Γ
) )− 1

2 − cos Γ cos εrel cos δrel

)
·

· ((cos εrel cos δrel − 1) sin εrel sin Γ)
−1

x2 =−
(
cos δrel sin δrel cos

2 εrel cos Γ− cos εrel sin δrel cos Γ +

+
(
(cos εrel − 1) (cos εrel + 1) (cos εrel cos δrel − 1) ·

· (cos εrel cos δrel + 1− 2 cos2 Γ
) )− 1

2 ((cos εrel cos δrel − 1) sin Γ)−1

)

Da mit den Gleichungen 4.38 und 4.39 der Winkel χ bzw. χ′ bestimmt ist, können
nun mit diesen Winkeln die korrespondierenden Winkel ξ/ξ′ hergeleitet werden.
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Bild 4.9: Berechnung der Winkel ξ/ξ′ durch Rotation des Punktes Pr um den Schrägach-
senvektor �s bis die y-Komponenten der rotierten Punkte P ∗

r /P ∗′
r mit denen des Punktes P ∗∗

r

identisch sind.

Zur Bestimmung der ξ-Drehung muss der Punkt Pr um den Richtungsvektor der
Schrägachse �s gedreht werden, bis die y-Komponente des gedrehten Punktes P ∗

r

bzw. P ∗′
r identisch mit der y-Komponente vom Punkt P ∗∗

r ist (siehe Bild 4.9).
Die Drehung des Punktes Pr erfolgt mit der Euler-Formel aus Gleichung 4.8, bei der
dieser Winkel ζ durch den Verdrehwinkel ξ und der Richtungsvektor �r durch den
Richtungsvektor der Schrägachse �s substituiert wird:

U =

⎡
⎢⎢⎢⎣

cos ξ + (1− cos ξ) sin2 Γ − (1− cos ξ) sin Γ cos Γ sin ξ cos Γ

− (1− cos ξ) sin Γ cos Γ cos ξ + (1− cos ξ) cos2 Γ sin ξ sin Γ

− sin ξ cos Γ − sin ξ sin Γ cos ξ

⎤
⎥⎥⎥⎦
[Gl. 4.40]
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Durch Multiplikation der Drehmatrix aus Gleichung 4.40 mit dem Punkt Pr erhält
man den gedrehten Punkt P ∗

r :

Pr =

⎛
⎜⎝ 0

r

0

⎞
⎟⎠ [Gl. 4.41]

P ∗
r = U · Pr [Gl. 4.42]

P ∗
r =

⎛
⎜⎜⎜⎝

−r (1− cos ξ) sin Γ cos Γ

r (cos ξ + (1− cos ξ) cos2 Γ)

−r sin ξ sin Γ

⎞
⎟⎟⎟⎠ [Gl. 4.43]

Die y-Komponente des gedrehten Punktes P ∗
r wird mit der y-Komponente des Punktes

P ∗∗
r aus Gleichung 4.30 gleichgesetzt und man erhält folgende Gleichung:

0 =
(
cos ξ + (1− cos ξ) cos2 Γ− cos εrel cos δrel

)
r [Gl. 4.44]

Löst man Gleichung 4.44 nach Winkel ξ auf, gewinnt man eine gültige Lösung, da in
der Herleitung nur die Drehung um den Winkel ξ berücksichtigt wurde. Der an der
x-y-Ebene gespiegelte Verdrehwinkel ξ′ kann durch Multiplikation mit −1 berechnet
werden. Für die beiden Winkel gelten dann folgende Beziehungen:

ξ, ξ
′
= ± arccos

(− cos2 Γ + cos εrel cos δrel
sin2 Γ

)
[Gl. 4.45]

Als Einschränkungen gelten auch hier für r ∈ R
+ und 0 < Γ < π

2
, sowie

cos2 εrel · sin2 δrel + sin2 εrel ≤ sin2 (2Γ) [56].

Um für den berechneten Winkel χ bzw. χ′ den korrespondierenden Winkel ξ bzw. ξ′

auswählen zu können, ist eine Fallentscheidung notwendig, die vom Vorzeichen der
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r aus Gleichung 4.35 abhängt [56]:
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ξ :=

⎧⎪⎪⎪⎨
⎪⎪⎪⎩
− arccos

(
− cos2 Γ+cos εrel cos δrel

sin2 Γ

)
für P ∗

r,z ≥ 0

+ arccos
(

− cos2 Γ+cos εrel cos
sin2 Γ

)
für P ∗

r,z < 0

[Gl. 4.46]

Mit den vorhergehenden Herleitungen ist es nun möglich, bei gegebenen δrel und εrel

die Winkel χ/χ′ und die korrespondierenden Winkel ξ/ξ′ zu berechnen. Es kann nun
mit Hilfe dieser Winkel der dazugehörige fehlende Winkel θ bzw. θ′ abgeleitet werden.

Der Winkel θ resultiert aus der kinematischen Kopplung des Kardangelenks mit
dem Verstellmechanismus (siehe Kapitel 3). Ein Kardangelenk sperrt allgemein drei
translatorische und einen Drehfreiheitsgrad und ermöglicht dadurch nur ein verkip-
pen um die beiden Gelenkachsen, welche durch die Gelenkgabeln und ein Zwischen-
stück definiert sind. Für weitere Hinweise zu Kardangelenken sei auf [76] verwiesen.

Werden für eine vorgegebene δrel und εrel Position die Winkel χ und ξ eingestellt, so
ergibt sich aus der kinematischen Kopplung der Winkel θ, was im Folgenden näher
beschrieben wird.
Bild 4.10 zeigt den Schrägachsenvektor �s, um den der Punkt Pr mit dem Winkel ξ
dreht und in Punkt P ∗

r übergeht. Punkt P ∗
r wird seinerseits mit dem Schrägach-

senwinkel �s solange mit dem Winkel χ um die y-Achse gedreht, bis Punkt P ∗
r in

Punkt P ∗∗
r übergeht (Drehung der Schrägachse aus Übersichtsgründen nicht darge-

stellt). Punkt Pr stellt dabei die Spitze des radseitigen Verstellzylinders �r dar (siehe
Bild 4.2).

Nun wird ein weiterer Punkt P eingeführt, der folgende Koordinaten besitzt:

P =

⎛
⎜⎝ −1

1

0

⎞
⎟⎠ [Gl. 4.47]

Punkt P wird nun von seiner ursprünglichen Position durch die sequentiellen Rota-
tionen mit den relativen Spur- und Sturzwinkeln δrel und εrel ausgelenkt. Dies erfolgt
zunächst durch Drehung des Punktes um die x-Achse und anschließend um die ur-
sprüngliche z-Achse. Man erhält schließlich den neu orientierten Punkt P ∗ (siehe
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Bild 4.10: Dargestellt ist die bereits in Bild 4.6 eingeführte Überführung des Punktes Pr

in den Punkt P ∗∗
r . Weiterhin ersichtlich ist Punkt P , der initial in der x-y-Ebene liegt und

durch die sequentiellen Rotationen um die x- und ursprüngliche z-Achse mit den vorgege-
benen Winkeln εrel und δrel in den Punkt P ∗ übergeführt wird.

Bild 4.10). Für die Rotationen um die Hauptachsen finden die Gleichungen 4.21 und
4.22 Anwendung:

P ∗ = Vz · Vx · P [Gl. 4.48]

P ∗ =

⎡
⎢⎢⎢⎣

− cos δrel + sin δrel cos εrel

sin δrel + cos δrel cos εrel

− sin εrel

⎤
⎥⎥⎥⎦ [Gl. 4.49]

Punkt P geht von seiner ursprünglichen Position in die Endposition über, repräsen-
tiert durch Punkt P ∗. Wird nun der Punkt P ∗ gemäß der kinematischen Zwangsbe-
dingung mit dem Winkel χ um die y-Achse und dem Winkel ξ um den Schrägachsen-
vektor �s aus Gleichung 4.3 zurückgedreht, so ist dieser nicht mit dem ursprünglichen
Punkt P identisch. Der berechnete neue Punkt P ∗∗ ist gegenüber dem ursprünglichen
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4 Geometrische Herleitung der Winkelzusammenhänge

Punkt P verdreht (die y-Achse stellt die Rotationsachse dar). Der Winkel zwischen
den beiden Punkten und der y-Achse als Rotationsachse ist dabei der Winkel θ. Um
diesen Winkel θ muss der Punkt P ∗∗ zurückgedreht werden, um wieder mit Punkt P
in Deckung zu liegen. Diese Verdrehung beschreibt somit die Verdrehung des radsei-
tigen Verstellzylinders gegenüber dem radseitigen Radträger.

Die Drehung im mathematisch negativen Sinn um die y-Achse mit dem Winkel χ
erfolgt durch die inverse Drehmatrix aus Gleichung 4.4. Die Rotation um den Schrä-
gachsenvektor �s mit dem Winkel ξ wird mithilfe der inversen Eulerformel aus Glei-
chung 4.40 umgesetzt. Dies entspricht ebenfalls einer Drehung im mathematisch
negativen Sinn, da um diese Winkel zurückgedreht wird:

P ∗∗ = U−1 · Vy
−1 · P ∗ [Gl. 4.50]

Bild 4.11 zeigt die beiden Punkte P und P ∗∗ in der Ansicht entgegen der y-Achse.
Da Punkt P in seiner Ausgangsposition in der x-Achse liegt, kann Winkel θ durch
eine atan2-Funktion dargestellt werden.

x

z

P

P ∗∗
x

P ∗∗
z

θ

P ∗∗

Bild 4.11: Darstellung der beiden Punkte P und P ∗∗ entgegen der y-Achse. Mit den Kom-
ponenten P ∗∗

x und P ∗∗
z kann der Winkel θ über die atan2-Funktion in allen vier Quadranten

berechnet werden.
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4.3 Herleitung der Rückwärtsberechnung über die Winkel χ, ξ und θ

Mithilfe der atan2-Funktion und der x- und y-Komponente des berechneten Punktes
P ∗∗ kann der Winkel θ in allen vier Quadranten hergeleitet werden und ergibt sich
wie folgt:

θ = −atan2 (P ∗∗
z ,−P ∗∗

x ) [Gl. 4.51]

Die Argumente P ∗∗
z und −P ∗∗

x werden dabei durch folgende Zusammenhänge sub-
stituiert:

P ∗∗
z = (sin ξ cos Γ cosχ+ cos ξ sinχ) (− cos δrel + sin δrel cos εrel)+

+ sin ξ sin Γ (sin δrel + cos δrel cos εrel)−

− (− sin ξ cos Γ sinχ+ cos ξ cosχ) sin ε

−P ∗∗
x = − ((

cos ξ + (1− cos ξ) sin2 Γ
)
cosχ− sin ξ cos Γ sinχ

) ·
· (− cos δrel + sin δrel cos εrel) + (1− cos ξ) sin Γ cos Γ·

· (sin δrel + cos δrel cos εrel)+

+
(− (

cos ξ + (1− cos ξ) sin2 Γ
)
sinχ− sin ξ cos Γ cosχ

)
sin εrel

Es ist nun möglich, die tatsächlich am späteren Aktor gestellten Winkel χ bzw. χ′

und den korrespondierenden Winkel θ bzw. θ′ durch Vorgabe der Winkel δrel und
εrel mit dem fest gewählten Parameter Γ zu bestimmen.
Dies entspricht den folgenden Abbildungsvorschriften: j/j′ : R2 → R, (εrel, δrel) �→
χ/χ′ (εrel, δrel), k : R

3 → R, (εrel, δrel, χ/χ
′) �→ ξ (εrel, δrel, χ/χ

′) und l : R
4 →

R, (εrel, δrel, χ/χ
′, ξ) �→ θ (εrel, δrel, χ/χ

′, ξ).
Dabei sind nachstehende Einschränkungen zu beachten: r ∈ R

+ und 0 < Γ < π
2

sowie cos2 εrel · sin2 δrel + sin2 εrel ≤ sin2 (2Γ) [56].

Aus den Gleichungen der Herleitungen können nun aktorspezifische Eigenschaften
der hinterlegten Mechanik abgeleitet werden, was im folgenden Kapitel näher be-
schrieben wird.
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5 Aktoreigenschaften

5 Aktoreigenschaften
In diesem Abschnitt werden die Vor- als auch Rückwärtsberechnungen aus Kapitel 4
analysiert, um ein besseres Verständnis für das Schrägachsensystem zu bekommen.
Ziel ist es, anhand der Eigenschaften des Systems die späteren Simulationsergebnisse
besser interpretieren zu können und geeignete bzw. sinnvolle Aktorbetriebsstrategien
ableiten zu können. Dabei liegt der Fokus auf der Auswahl der Betriebsstrategie, wel-
che den Motoren die geringste Leistung abverlangt, was die Größe und die Masse
der Servomotoren direkt beeinflusst. Eine wichtige Rolle spielt dabei die Eigenüber-
setzung des Systems [56].
Als Eigenübersetzung werden die relativen Spur- bzw. Sturzwinkeländerungen bei
Änderung der Winkel θ und χ bezeichnet, die sich zu ∂δrel

∂χ
, ∂δrel

∂θ
, ∂εrel

∂χ
und ∂εrel

∂χ
er-

geben.
Diese Eigenübersetzungen sind im Vergleich zu einer Stirnradstufe, bei der sich diese
aus dem Verhältnis der Zähnezahlen ergibt, nicht konstant und begrenzen bei einer
gegebenen maximalen Servomotorendrehzahl die Verstellgeschwindigkeit des aktiven
Radträgers.
Im Umkehrschluss werden bei einer in jedem Betriebspunkt geforderten Mindestver-
stellgeschwindigkeit der Aktorik unter Umständen sehr hohe Maximaldrehzahlen an
den Servomotoren benötigt.
Schließlich können mit der Eigenschaftsauswertung des Aktors anhand der Rück-
wärtsberechnung unter den Gesichtspunkten der maximalen Aktordynamik bei gleich-
zeitigem minimalen Energieverbrauch verschiedene Aktorbetriebsstrategien abgelei-
tet werden.

5.1 Interpretation der Vorwärtsberechnung
Mithilfe der Vorwärtsrechnung aus Kapitel 4.1, welche die Abbildungsvorschrift
f : R2 → R, (χ, ξ) �→ εrel (χ, ξ) und g : R2 → R, (χ, ξ) �→ δrel (χ, ξ) wiedergibt,
ist es möglich, die Bewegungen des ausgelenkten Punktes P ∗∗

r für verschiedene Win-
kel χ und ξ zu visualisieren. Werden die Winkel χ und ξ im Intervall −π < ξ < π

und −π < χ < π berechnet und eingezeichnet, so ergibt sich durch die Trajektorien
des Punktes P ∗∗

r ein Kugelsegment, das im Folgenden als Bewegungsraum bezeich-
net wird und in Bild 5.1 unter Vorgabe einer festen Schrittweite z.B. π

10
ersichtlich

ist [56]. Abgebildet sind die beiden Verstellzylinder, substituiert durch die beiden
Vektoren �r und �a. Weiterhin dargestellt ist der Schrägachsenvektor �s, um den der
Punkt Pr mit dem Winkel ξ rotiert und in Punkt P ∗

r übergeht. Bild 5.1 zeigt au-
ßerdem den Punkt P ∗∗

r an der Spitze des ausgelenkten Vektors �r∗, der sich durch
Rotation um die y-Achse mit dem Winkel χ ergibt. Dabei ist in Bild 5.1 eine sequen-
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5.1 Interpretation der Vorwärtsberechnung

�s

Γδrel
εrel

x

y

z

P ∗

r

P ∗∗

r

Pr

�r∗

�r

�a

Bild 5.1: Dargestellt ist der Bewegungsraum auf dem sich der Punkt Pr bewegt, wenn dieser
durch sequentielle Rotationen um die Winkel ξ und χ in den Punkt P ∗∗

r übergeführt wird.
Dabei bildet der Bewegungsraum ein Kugelsegment ab, dessen Öffnungswinkel proportional
zum Winkel Γ ist [56].

tielle Rotation zu erkennen. Durch die Rotation des Punktes Pr mit dem Winkel ξ
beschreibt dieser eine Kreisbahn. Diese Kreisbahn erfährt wiederum eine Rotation
durch den Winkel χ, dessen Drehung um die y-Achse erfolgt.
Die Trajektorienschnittpunkte im Bewegungsraum zeigen wie im vorherigen Kapitel
beschrieben, dass mehrere Lösungen der Winkel χ und ξ zu jedem Tupel εrel und δrel

existieren. Jedoch gilt dies nicht für die Randpunkte sowie für den Pol des Kugel-
segments. An den Randpunkten des Bewegungsraumes muss für den Winkel ξ = ±π

gelten. Hier ergeben die beiden Lösungen aus den Gleichungen zur Herleitung des
Winkels ξ identische Beträge. Am Pol des Kugelsegments, an dem der Punkt Pr in
der y-Achse liegt (Pr = (0, 1, 0)), ergeben die Gleichungen für den Winkel ξ eine
identische Lösung (ξ = 0). Jedoch existieren unendlich viele Lösungen für die Win-
kel χ und θ.
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5 Aktoreigenschaften

Diesem Umstand muss bei einer späteren Ansteuerung Rechnung getragen werden,
da die Herleitung für den Winkel χ in diesem Betriebspunkt wieder den Initialwin-
kel χ = 0 ergibt. Hier muss der letzte Wert von χ so lange gehalten werden, bis der
Punkt Pr die Polstelle durch Änderung der Spur- oder Sturzwinkelvorgabe wieder
verlässt, also εrel = δrel �= 0.
Bild 5.2 zeigt zum besseren Verständnis eine Ansicht von Bild 5.1 entgegen der
z-Achse. Zu erkennen ist der kugelsegmentförmige Bewegungsraum vom Punkt P ∗∗

r .
Punkt Pr erreicht den Rand des Bewegungsraumes, wenn dieser auf der gestrichelten
Bahn um den Schrägachsenvektor �s mit dem Winkel ξ = ±π rotiert. Dadurch ergibt
sich der Öffnungswinkel des Kugelsegmentes zu 2Γ. Der Winkel Γ legt somit den
maximalen Verstellbereich der Aktorik fest. Gleichzeit werden mit diesem Winkel
auch die Eigenübersetzungen der Winkel χ und θ beeinflusst, da für eine komplette
Rotation von χ und θ ein größerer Bewegungsraum überstrichen wird [56].

�s

Γδrel

x

y

P ∗

r

P ∗∗

r

Pr

�r∗

�r

�a

2Γ

0

Bild 5.2: Zur besseren Visualisierung des Bewegungsraumes, der sich als Kugelsegment
ausbildet, ist die Ansicht entgegen der z-Achse von Bild 5.1 dargestellt. Der Öffnungswinkel
des Kugelsegmentes ergibt sich zu 2Γ [56].
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5.1 Interpretation der Vorwärtsberechnung

In Bild 5.3 ist nur der Bewegungsraum entgegen der y-Achse abgebildet. Am Rand
des Bewegungsraumes sowie in der Mitte sind zwei Detailansichten M1 und M2

abgebildet. In der Detailansicht M1 von Bild 5.3 ist zu erkennen, dass sich das Rau-
tenmuster der Bewegungstrajektorien des Punktes Pr in radialer Richtung zusam-
menstaucht. Dies bedeutet, dass eine Änderung der Winkel χ und ξ in tangentialer
Richtung eine größere Eigenübersetzung besitzt als in radialer Richtung.
Anders als in Detailansicht M1 sind in der Detailansicht M2 die Bewegungstrajek-
torien in tangentialer Richtung gestaucht und in radialer Richtung gedehnt. Dies

x y

z

M2

M1

Bild 5.3: In dieser Ansicht entgegen der y-Achse ist nur der Bewegungsraum abgebildet.
Die Vergrößerungen M1 und M2 zeigen im Detail die unterschiedlichen Verzerrungen des
Rautenmusters, was einer richtungs- und positionsabhängigen Eigenübersetzungsänderung
entspricht.
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5 Aktoreigenschaften

bedeutet, dass eine Bewegung radial nahe am Pol des Kugelsegmentes eine hohe
Rotation der Servomotoren erfordert.
Im Mittenbereich des Bewegungsraumes verändern sich die Verzerrungen des Rau-
tenmusters je nach Abstand zu den beiden Extrema, jedoch steigt der Gradient erst
nahe dem Pol oder dem Rand an, (siehe Bild 5.3).
Um eine genauere Betrachtung der Eingenübersetzungen durchführen zu können,
werden im Folgenden die Rückwärtsberechnungen der Winkel χ/χ′, ξ/ξ′ und θ/θ′

analysiert.

5.2 Interpretation der Rückwärtsberechnung

Wie im vorhergehenden Abschnitt anhand der verzerrten Rautenmuster beschrie-
ben, ergeben sich in der Mitte und am Rand des Bewegungsraumes die stärksten
Eigenübersetzungsänderungen.
Mithilfe der hergeleitenden Abbildungen j/j′ : R2 → R, (εrel, δrel) �→ χ/χ′ (εrel, δrel),
k : R3 → R, (εrel, δrel, χ/χ

′) �→ ξ (εrel, δrel, χ/χ
′) und l : R4 → R, (εrel, δrel, χ/χ

′, ξ) �→
θ (εrel, δrel, χ/χ

′, ξ) aus Kapitel 4.3 ist es nun möglich die Eigenübersetzungen des
Schrägachsensystems näher zu untersuchen [56].
Dabei gilt zu klären, welche der Winkel χ/χ′, ξ/ξ′ und θ/θ′ von diesen Eigenüber-
setzungsänderungen betroffen sind. Aus Sicht der Ansteuerung sind die Winkel χ/χ′

und θ/θ′ am interessantesten.
Berechnet man die Werte der Winkel χ/χ′ für 0 < Γ < π

2
sowie

cos2 εrel · sin2 δrel + sin2 εrel ≤ sin2 (2Γ) [56], so erhält man den Lösungsraum der
Winkel χ/χ′ unabhängig von den Größen ξ/ξ′ und θ/θ′ und kann somit den Einfluss
der Eigenübersetzung auf die Winkel χ/χ′ ableiten.

In Bild 5.4 ist der Lösungsraum der Winkel χ/χ′ exemplarisch für einen gegebe-
nen Winkel Γ = 30◦ abgebildet. Die Figur entsteht aus zwei Teilflächen der beiden
Herleitungen für die Winkel χ/χ′, die ähnlich einer Riemannschen Fläche an den
Schnitten zusammengesetzt wurden.
Die Figur stellt dabei eine 2π-periodische Helix dar, die sich unendlich in Richtung
negativer und positiver χ/χ′-Achse erweitern lässt. Gültige Lösungen befinden sich
dabei auf der Mantelfläche der Helix [56].
Aufgrund der Form der Helix lässt sich, wie bereits im vorhergehenden Kapitel be-
schrieben, die gültige Lösungsanzahl für die Winkel χ/χ′ herleiten.
Am Rand der Helix existiert jeweils nur eine gültige Lösung, (siehe Bild 5.4 grüner
Punkt). Für die Winkel δrel und εrel gleich Null ergeben sich unendlich viele Lösun-
gen, da der Lösungsraum um diese Koordinaten dreht und mit seiner Mantelfläche
stets die rote Achse berührt, (siehe Bild 5.4).
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Bild 5.4: Lösungsraum der Winkel χ/χ′ für Γ = 30◦, dargestellt über dem planaren Be-
wegungsraum δrel und εrel. Die Lösungen der Winkel χ/χ′ ergeben als Hüllfigur eine 2π-
periodische Helix, die um δrel = εrel = 0 dreht. An dieser Stelle bestehen unendlich viele
Lösungen für die Winkel χ/χ′, da die Figur die rote Achse stets berührt. Am Rand der Figur
existiert jeweils nur eine Lösung (z.B. grüner Punkt). Im übrigen Lösungsraum bestehen
immer zwei Lösungen (Durchstoßpunkte der blauen Gerade) [56].

Zwischen diesen beiden Extrema existieren immer zwei gültige Lösungen, wie man
an den Durchstoßpunkten der blauen Gerade von Bild 5.4 erkennen kann. Die starke
Änderung der Eigenübersetzung resultiert aus der gewölbten Grundform der Helix
und den unterschiedlichen Steigungen in radialer Richtung. Dabei sind diese Ei-
genübersetzungsänderungen jeweils von der aktuellen Aktorposition und der neuen
Wunschposition mit der daraus resultierenden Richtung abhängig. Diese vorgegebe-
ne Richtung im δrel-εrel-Raum wird im Folgenden als Fahrwunsch bezeichnet.

Zur besseren Visualisierung werden unter Vorgabe unterschiedlicher Fahrwünsche
im δrel-εrel-Bewegungsraum die Lösungen des Winkels χ bzw. χ′ in die Helix einge-
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δ r
el

[◦
]

εrel [◦]
−60 −40 −20 0 20 40 60

−60

−40

−20

0

20

40

60
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Bild 5.5: Lösungsraum des Winkels χ bzw. χ′ für Γ = 30◦. Dargestellt ist die Helix aus
Bild 5.4 entgegen der χ/χ′-Achse. Zu erkennen ist der planare Bewegungsraum δrel und εrel,
der sich durch die Forderung cos2 εrel · sin2 δrel +sin2 εrel ≤ sin2 (2Γ) zu einer kissenartigen
Grundform ergibt. Weiterhin eingezeichnet sind unterschiedliche Trajektorien, die diagonal
durch den Bewegungsraum führen. Dabei führt der weiße Fahrwunsch durch den Ursprung,
der rote Fahrwunsch um −1◦ und alle anderen um jeweils −10◦ dazu versetzt.

zeichnet (siehe Bild 5.5). Vorgegeben werden beispielsweise diagonale Fahrwünsche,
dargestellt als Trajektorien durch den Bewegungsraum. Die Trajektorien können in
dieser Ansicht als Gerade definiert werden, wobei die Trajektorie t1 durch den Ko-
ordinatenursprung führt. Die Trajektorie t2 ist um −1◦ und jede Weitere um jeweils
−10◦ verschoben. Zu erkennen ist, dass in der Aufsicht nicht alle Trajektorien durch-
gängig abgebildet werden, da sie teilweise durch die Helix selbst verdeckt werden.

In Bild 5.6 ist die Helix mit den unterschiedlichen Trajektorien dreidimensional
dargestellt. Die Trajektorie t1 führt mit relativ konstanter Steigung durch den δrel-
εrel-Bewegungsraum.
Der Fahrwunsch t2, welcher um −1◦ verschoben ist, besitzt einen starken Anstieg in
der Nähe des Ursprungs. Hier verläuft die Trajektorie fast vertikal nach oben, was
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Bild 5.6: Lösungsraum des Winkels χ bzw. χ′ für Γ = 30◦. Dargestellt ist eine dreidimen-
sionale Ansicht von Bild 5.5 mit den unterschiedlichen Soll-Trajektorien. Der weiße Fahr-
wunsch t1 besitzt eine relativ konstante Steigung, was auf eine konstante Eigenübersetzung
hinweist. Die rote Trajektorie t2 hingegen besitzt nahe dem Koordinatenursprung eine große
Eigenübersetzungsänderung. Die Steigungen der Soll-Trajektorien verlaufen umso konstan-
ter, je weiter diese von der Mitte der Figur entfernt den Bewegungsraum durchfahren.

bei einer konstanten Schrittweite im δrel-εrel-Bewegungsraum zu einer sehr großen
Änderung des Winkels χ bzw. χ′ und somit zu einer hohen Eigenübersetzung führt.
Die blaue Soll-Trajektorie t3 besitzt ebenfalls eine hohe Steigung, ist aber im Ver-
gleich zu t2 nicht so ausgeprägt.
Der grüne Fahrwunsch t4 hingegen ist nahezu konstant in seiner Steigung.
In Bild 5.6 ist weiterhin zu erkennen, dass auf der Unterseite als auch auf der Ober-
seite der Helix Soll-Trajektorien abgebildet sind. Diese stellen die beiden gültigen
Lösungen für die jeweilige δrel- und εrel- Position dar. Dabei muss beachtet werden,
dass diese Trajektorien ebenfalls wie die Helix 2π-periodisch sind.
Abgeleitet vom Verlauf der Trajektorien aus Bild 5.6 kann Folgendes festgestellt
werden: Das Durchfahren der Koordinaten δrel = εrel = 0 ist ohne signifikante Än-
derungen der Eigenübersetzung möglich. Dabei kann aufgrund der Helix-Form dieser
Punkt von jeder beliebigen Richtung erreicht werden. Wird hingegen die Helix nahe
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der Koordinaten δrel = εrel = 0 durchfahren, so muss eine sehr hohe Eigenüber-
setzungsänderung in Kauf genommen werden. Je weiter man sich von der Mitte
der Helix entfernt, umso geringer fallen die Änderungen der Eigenübersetzung ins
Gewicht. Diese Eigenschaft ist entscheidend für die Auslegung der Elektromotoren
sowie für die Betriebsstrategie der Aktorik.

Im Allgemeinen kann mithilfe des totalen Differentials [44] für kleine Koordinaten-
änderungen die Änderung des Winkels χ bzw. χ′ bei einer beliebigen Änderung der
Winkel δrel und εrel berechnet werden. Hierfür kommen die partiellen Ableitungen
der Gleichungen 4.38 und 4.39 zum Einsatz:

Δ(χ/χ′) ≈ d (χ/χ′) =
∂ (χ/χ′)
∂δrel

dδrel +
∂ (χ/χ′)
∂εrel

dεrel = fδΔδ + fεΔε [Gl. 5.1]

Besteht nun die Forderung nach einer Verstellgeschwindigkeit des Aktors von 10 °/s

unabhängig ob in Spur- und/oder Sturzrichtung, so können mit Gleichung 5.1 und
einer gegebenen maximalen Motorgeschwindigkeit die Bereiche des Bewegungsrau-
mes berechnet werden, in denen diese Forderung umsetzbar ist.
Neben dem Winkel χ bzw. χ′ können auch die korrespondierenden Winkel ξ/ξ′ und
θ/θ′ Nichtlinearitäten aufweisen, die es näher zu betrachten gilt. Mit der Abbil-
dungsvorschrift k : R3 → R, (εrel, δrel, χ/χ

′) �→ ξ (εrel, δrel, χ/χ
′) ist es möglich, den

Winkel ξ zu berechnen und diesen zu visualisieren.
Bild 5.7 zeigt die Lösungen des Winkels ξ bzw. ξ′ über dem planaren Bewegungs-
raum εrel und δrel mit cos2 εrel · sin2 δrel + sin2 εrel ≤ sin2 (2Γ). Diese Darstellung
dient als Ergänzung, da die beiden Lösungen des Winkels ξ nur indirekt durch den
Winkel χ bzw. χ′ und durch den korrespondierenden Winkel θ bzw. θ′ beeinflusst
werden können. Zu erkennen sind ähnlich einer Sanduhr zwei gleich große trichter-
förmige Hüllflächen, die sich aus den gültigen Lösungen des Winkels ξ bzw. ξ′ und
den korrespondierenden Winkel χ bzw. χ′ ergeben. Die beiden Hüllflächen berüh-
ren sich im Ursprung und bilden somit einen Übergang. Die Grundform der Figur
ist nicht rund, sondern ergibt entgegen der z-Achse betrachtet wieder die Form des
planaren Bewegungsraumes. Im Vergleich zur Helix-Form aus Bild 5.6 resultiert aus
der Sanduhr-Form eine geringere Eigenübersetzungsänderung für die Winkel ξ/ξ′.
Den letzten Winkel in der Kinematikkette des aktiven Radträgers stellt der Winkel θ
bzw. θ′ dar und ist wie der Winkel χ bzw. χ′ ein direkt beeinflussbarer Winkel. Mit-
hilfe der Abbildungsvorschrift l : R4 → R, (εrel, δrel, χ/χ

′, ξ) �→ θ (εrel, δrel, χ/χ
′, ξ)

kann der Lösungsraum des Winkels θ bzw. θ′ hergeleitet werden. Durch die An-
ordnung des aktiven Radträgers ist zu erwarten, dass sich die Lösungsräume der
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Bild 5.7: Lösungsraum des Winkels ξ bzw. ξ′ für Γ = 30◦. Aus den Lösungen des Winkels χ
bzw. χ′ resultiert jeweils eine gültige Lösung für den Winkel ξ bzw. ξ′, welche in Summe zwei
trichterförmige Hüllfiguren ähnlich einer Sanduhr aufspannt. Die beiden Hälften berühren
sich im Ursprung.

Winkel χ/χ′ und θ/θ′ symmetrisch zueinander verhalten. In Bild 5.8 sind deshalb
die beiden Lösungsräume zum besseren Verständnis gemeinsam dargestellt. Die gül-
tigen Lösungen des Winkels χ bzw. χ′ werden durch die schwarz-weiß verlaufende
Helix visualisiert. Die schwarz-kupferfarbene Hüllfigur gibt den Lösungsraum des
Winkels θ bzw. θ′ wieder.
Auffällig ist, dass beide - wie schon vermutet - eine ähnliche Grundform besitzen.
Betrachtet man jedoch z.B. die Schnittflächen bei 180◦, so sind diese nicht iden-
tisch. Durch Rotation und Verschiebung können jedoch die beiden Hüllfiguren der
Winkel χ/χ′ und θ/θ′ in Deckung gebracht werden. Bezogen auf die Eigenüberset-
zungsänderungen ergeben sich dadurch für den Winkel χ bzw. χ′ dieselben Randbe-
dingungen und Auslegungskriterien wie für den Winkel χ bzw. χ′.
Durch die große Spreizung der Eigenübersetzung ergeben sich für die Betriebsstra-
tegie des Aktors einige Besonderheiten, auf die nun näher eingegangen wird.
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Bild 5.8: Lösungsraum der Winkel χ/χ′ und θ/θ′ für Γ = 30◦. Zu erkennen sind zwei inein-
ander verwundene Hüllflächen, wobei die schwarz-weiß verlaufende Helix den Lösungsraum
des Winkels χ bzw. χ′ und die schwarz-kupferfarbene Helix den Lösungsraum des Winkels θ
bzw. θ′ darstellt.

5.3 Aktor-Betriebsstrategien

Im vorangegangen Kapitel konnten die Eigenübersetzungsänderungen des aktiven
Radträgers mithilfe der Abbildungsvorschriften der Rückwärtsrechnung j/j′ : R2 →
R, (εrel, δrel) �→ χ/χ′ (εrel, δrel), k : R3 → R, (εrel, δrel, χ/χ

′) �→ ξ (εrel, δrel, χ/χ
′) und

l : R4 → R, (εrel, δrel, χ/χ
′, ξ) �→ θ (εrel, δrel, χ/χ

′, ξ) aufgezeigt werden.
Auf Grund der großen Eigenübersetzungsspreizung der Winkel χ/χ′ und θ/θ′ bei
Vorgabe beliebiger δrel- und εrel-Positionen, kann die geforderte Mindestverstellge-
schwindigkeit des Aktors unterschritten werden. Dadurch müssen im Vorfeld Be-
triebsstrategien definiert werden, die es ermöglichen diese Anforderung an die Ak-
torik immer erfüllen zu können.

Eine Möglichkeit besteht darin, die geforderte Mindestverstellgeschwindigkeit vorzu-
geben und die resultierenden Rotationsgeschwindigkeiten der beiden Rotationszylin-
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der χ und θ für den Bewegungsraum mithilfe von Gleichung 5.1 zu berechnen. Dabei
werden bei einer Ansteuerung ohne Bahnplanung die Bereiche des Bewegungsraums
ausgenommen, welche den Motoren eine zu hohe Maximaldrehzahl abverlangen und
dadurch aus wirtschaftlichen und/oder bauraumbedingten Gesichtspunkten nicht
rentabel sind.
Zeichnet man diese Einschränkung in den Bewegungsraum ein, ergeben sich in Ab-
hängigkeit der geforderten Minimalverstellgeschwindigkeit zwei verbotene Bereiche
(siehe Bild 5.9). Dargestellt ist der Bewegungsraum entgegen der y-Achse.
Im roten Band am Rand des Bewegungsraumes und im kreisrunden Bereich um den
Punkt δrel = εrel = 0, können die geforderten minimalen Verstellgeschwindigkeiten
nicht mehr gewährleistet werden. Hier darf der Aktor ohne Bahnplanung nicht be-
trieben werden.
Wird nun der aktive Radträger anstatt eines passiven Radträgers im Fahrzeug inte-

x

z

Bild 5.9: Bewegungsraum des aktiven Radträgers; die rot gekennzeichneten Flächen stellen
die Bereiche dar, in dem die Motorgeschwindigkeiten für eine geforderte Aktorverstellge-
schwindigkeit zu hoch sind. Die grüne Fläche gibt eine mögliche Einschränkung des Bewe-
gungsraumes unter fahrdynamischen und wirtschaftlichen Gesichtspunkten wieder.
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Fahrdynamiksteuerung den Bereich der roten Kreisfläche als Soll-Vorgabe anfordert.
Eine mögliche Lösung dieses Zielkonfliktes ist es, den Radträger mit seiner Nulllage
(εrel = δrel = 0) nicht koaxial zur Radachse, sondern beispielsweise bei εrel = −1

zu positionieren, der genau den Rand des roten Bereiches darstellt. Dies bedeutet,
dass das Rad bei diesem eingestellten Wert am Radträger trotzdem in gewohnter
Ausrichtung zur Fahrbahn steht.
Aus dieser Maßnahme resultiert ein eingeschränkter Bewegungsraum des aktiven
Radträgers, wie er beispielsweise in Bild 5.9 durch die grüne Fläche ersichtlich ist.
Dieser eingeschränkte Bewegungsraum ermöglicht dem aktiven Radträger positive
und negative Spurwinkel einzustellen. Allerdings darf durch diese Einschränkung nur
noch in negative Sturzrichtung verstellt werden.
Diese Beschneidung des erlaubten Bewegungsraumes ist aus der Sicht der Aktorik
mit seiner sonst großen Verstellmöglichkeit gravierend, jedoch aus fahrdynamischer
Sicht nahezu irrelevant.
Um die Fahrzeugdynamik wie im Grundlagenteil beschrieben zu verbessern, sind
relativ große Verstellmöglichkeiten in Spurrichtung und negativem Sturzwinkel nö-
tig. Die Verstellung in negativer Sturzrichtung wird benötigt, um den kurvenäuße-
ren Reifen in optimale Position zur Fahrbahn zu bringen. Die kurvenäußeren Räder
stützen bei hohen Querbeschleunigungen maßgebend die Seitenkraft ab, da die Rad-
lastverlagerung die kurveninneren Räder entlastet. Die kurveninneren Räder stützen
demzufolge nur noch sehr wenig Seitenkraft ab. Die Zugewinne an Seitenkraft am
kurveninneren Rad durch positiv gestellte Sturzwinkel am aktiven Radträger sind
bezogen zur Gesamtseitenkraft an der Achse sehr gering.
Da bei positiven Sturzwinkeln das Rad über den Kotlfügel hinausragen würde, müss-
te gewährleistet werden, dass das Rad bei einer Vertikalanregung nicht mit dem
Kotflügel kollidiert. Da dies aus aktordynamischer Sicht nicht immer gewährleistet
werden kann, müssten die Radhäuser für diesen Anwendungsfall sehr stark ausge-
nommen werden. Dies stellt eine starke Veränderung/Einschränkung des Fahrzeug-
designs dar und ist in den meisten Fällen nicht akzeptabel.

Eine weitere mögliche Betriebsstrategie, die den Bewegungsraum vollständig nutzt,
ist eine Fahrdynamikregelung, die in Kombination mit der Regelung des aktiven
Radträgers arbeitet. Ziel einer jeden querdynamischen Fahrdynamikregelung ist es,
die Seitenkräfte durch geeignete Stelleingriffe an den Rädern so zu beeinflussen,
dass ein gewünschtes Führungsverhalten des Fahrzeuges erreicht wird. Finden nun
nicht der relative Spur- und Sturzwinkel als Führungsgröße Verwendung, sondern
eine Soll-Seitenkraft, so kann der aktive Radträger mit zwei Freiheitsgraden agie-
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Bild 5.10: Lösungsraum des Winkels χ bzw. χ′ für Γ = 30◦. Punkt 1 gibt die aktuelle
Ist-Position des Aktors wieder. Punkt 2 stellt die Soll-Position einer Fahrdynamikregelung
auf Basis der Größen εrel und δrel dar. Punkt 3 erzeugt die gleiche Reifenseitenkraft, jedoch
ist hier ein geringerer Verstellweg notwendig.

ren, die die gleiche Regelgröße beeinflussen. Welcher Vorteil daraus resultiert, kann
anhand von Bild 5.10 verdeutlicht werden. Dargestellt ist der Lösungsraum des
Winkels χ bzw. χ′ für Γ = 30◦. Der aktive Radträger befindet sich in der Position
εrel = δrel = 0◦, verdeutlicht durch den Punkt 1. Bei einem Fahrdynamikregler,
der auf Basis der Verstellwinkel εrel und δrel als Führungsgröße arbeitet, würde z.B.
δrel = 0.2◦ und εrel = 0◦ gefordert, dargestellt durch den Punkt 2. Aufgrund der
hohen Eigenübersetzung in diesem Bereich müsste ein sehr großer Verdrehwinkel χ
bzw. χ′ gestellt werden (siehe Hub an der χ/χ′-Achse). Würde der aktive Radträ-
ger eine Soll-Seitenkraft als Führungsgröße erhalten, so könnte abhängig von seiner
Aktorposition und der jeweiligen Fahrsituation eine energieoptimale oder zeitopti-
male Spur- und Sturzwinkel-Kombination angefahren werden, die ebenfalls dieser
Soll-Seitenkraft entspricht. In Bild 5.10 ist eine solche Spur- und Sturzwinkelkombi-
nation durch den Punkt 3 dargestellt, welche die gleiche Reifenseitenkraft erzeugt,
wie die Aktorposition von Punkt 2. An den beiden Trajektorien ist deutlich zu er-
kennen, welche Winkeldifferenz sich für den Winkel χ bzw. χ′ ergibt.
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Eine solche Regelstrategie setzt jedoch voraus, dass gewisse Fahrdynamikgrößen be-
kannt sind. So werden neben den geforderten Soll-Seitenkräften auch der aktuelle
Schräglaufwinkel und der Einfluss additiv gestellter Spur- und Sturzwinkel der Ak-
torik auf die Seitenkraft benötigt. Dies bedeutet, dass in jeder Fahrsituation unab-
hängig von Reibwert und Reifenparametern die aktuellen Schräglaufsteifigkeiten und
Sturzsteifigkeiten auch außerhalb des linearen Reifenbereiches bekannt sein müssen.
Der aktuelle Schräglaufwinkel als auch die aktuelle Schräglaufsteifigkeit kann mit-
hilfe des Ansatzes aus [39] und [40] auf Hoch- und Niedrigreibwerten zuverlässig
geschätzt werden. Unter Vorgabe einer konstanten Sturzsteifigkeit kann somit ein
Optimierungsverfahren online angestoßen werden, welches unter Vorgabe der Aktu-
ierungsstrategie die optimale Spur- und Sturzwinkel-Kombination berechnet [45].

Mithilfe der abgeleiteten Betriebsstrategien können nun Randbedingungen zur Aus-
legung des aktiven Radträgers gesetzt werden, die bei einer Hardwareauslegung un-
abdingbar sind. Im folgenden Abschnitt wird nun näher auf die technische Umset-
zung des aktiven Radträgers eingegangen.
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6 Mechanische Umsetzung der Aktorik
Im folgenden Kapitel wird zunächst näher auf die konzeptionelle Definition und die
konstruktive Gestaltung des aktiven Radträgers eingegangen. Der Fokus liegt hier-
bei sowohl auf der analytischen als auch auf der simulativen Auslegung.

Für die Entwicklung des aktiven Radträgers kommen zwei unterschiedliche virtu-
elle Modelle zum Einsatz. Mithilfe der rechnergestützten Konstruktion werden die
Geometrien der einzelnen Bauteile definiert und die Package-Integration kontrol-
liert. Eng verzahnt dazu erfolgt mit diesen Geometriedaten die Erstellung eines
Mehrkörper-Simulationsmodells (MKS-Modell) vom aktiven Radträger. Dieses wird
wiederum in eine Gesamtfahrzeugsimulation eingebettet, um Reaktionskräfte und
Wechselwirkungen des aktiven Radträgers auf Reifenkräfte und Fahrdynamik un-
tersuchen zu können [56].
Der Aufbau dieser beiden Modelle stellt einen iterativen Entwicklungsprozess dar,
bei dem der Wissensgewinn aus dem MKS-Modell wieder auf die konstruktive Ge-
staltung des Radträgers Einfluss nimmt. Zur Validierung der Modelle wurden im
Verlauf einzelne Technikstände oder Teilaspekte messtechnisch überprüft.
Da eine Darstellung der einzelnen Entwicklungsschritte den Rahmen der Arbeit
sprengen würde, werden im Folgenden der letzte Konzeptstand und selektive De-
tails daraus erläutert.
Zur Bewahrung der Übersichtlichkeit erfolgt zunächst die Beschreibung der Kon-
zeptdefinition und Package-Integration gefolgt von der Konzeptauslegung.

6.1 Konzeptdefinition und Package-Integration am Versuchs-
fahrzeug

Zur Beschreibung des konstruktiven Konzeptes und der Package-Integration dient
zunächst als Orientierung Bild 6.1. Dargestellt ist eine serienmäßige Hinterachse
eines Audi A4 mit Allradantrieb, bei der der passive Radträger durch den aktiven
Radträger ausgetauscht wurde. Die angedeutete Felge zeigt, wie sich die Bauraum-
grenzen für den aktiven Radträger ergeben.
Deutlich zu erkennen sind die beiden Servomotoren, die entgegen der y-Richtung
des Fahrzeugkoordinatensystems orientiert sind. Beide Motoren sind dabei um den
Radträger so angeordnet, dass bei einer Bewegung des Radträgers in Spur- und
Sturzrichtung und bei Ein- und Ausfedern keine Bauteilkollisionen auftreten. Durch
das Konzept der Verstellzylinder können die Servomotoren ohne Einschränkungen
über den Umfang verteilt werden. Die Anbindungspunkte des Radträgers an die
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6 Mechanische Umsetzung der Aktorik

Bild 6.1: Package-Integration des aktiven Radträgers an der Hinterachse eines Audi A4 mit
Allradantrieb. An dem serienmäßigen Fahrwerk wird dabei der passive durch den aktiven
Radträger substituiert [4].

Fahrwerkslenker können somit vom passiven Radträger unverändert übernommen
werden.
Innerhalb der Gummi-Manschette befinden sich die Verstellzylinder und das Kar-
dangelenk, das später näher beschrieben wird.
Werden alle möglichen Positionen der Felge durch Variation der Spur- und Sturz-
richtung zu einer Hüllfigur zusammengefasst, so führt eine negative Sturzstellung der
Felge zu Kollision mit dem Dämpfer. Aus diesem Grund wird eine Felge mit gerin-
gerer Einpresstiefe verwendet und gleichzeitig die Radanschraubfläche nach außen
gezogen. Für die Konzeptvalidierung ist die daraus folgende Vergrößerung der Spur-
weite irrelevant, weil die fahrdynamischen Auswirkungen durch andere Maßnahmen
kompensiert werden können.
Gegenüber der originalen Bremsanlage muss der Bremssattel aufgrund der Ver-
stellmechanik im Durchmesser weiter außen platziert werden. Deshalb kommt eine
Bremsscheibe mit vergrößertem Reibringdurchmesser zum Einsatz. Bei der Auftei-
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Bild 6.2: Aktiver Radträger im Viertelschnitt. Die Bauteile sind in Analogie zum Pikto-
gramm aus Bild 3.5 benannt. Die wichtigsten Bauteile sind farblich kodiert: Dunkelblau und
dunkelgrün die beiden Verstellzylinder, hellblau und hellgrün die Schnittflächen der beiden
Radträgerhälften und ocker die Schnittfläche des Kardanrings [4].

lung der Bremsmomente zwischen Vorder- und Hinterachse muss dies später berück-
sichtigt werden. Sämtliche anderen Fahrwerksteile verbleiben im Originalzustand
und erleichtern somit den Umbau des Fahrzeugs.
Bild 6.2 zeigt den aktiven Radträger vergrößert im Viertelschnitt. Zum besseren
Verständnis sind die beiden Verstellzylinder farblich kodiert in dunkelgrün und dun-
kelblau abgebildet. Die radialen und axialen Berührflächen weisen eine Schrägung
von 2,5° zueinander auf. Jeder Verstellzylinder besitzt an der jeweils gegenüberlie-
genden Seite eine Schrägverzahnung. Die Verwendung einer Geradverzahnung wird
vermieden, um die Geräuschbildung der Verzahnung zu minimieren. In diese Schräg-
verzahnung greift jeweils ein Zwischenzahnrad, welches wiederum im Ritzel des je-
weiligen Verstellantriebs kämmt. Das Zwischenzahnrad trägt nicht zur Untersetzung
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bei, sondern dient zur Überbrückung des nötigen Achsabstandes von Ritzel zu Ver-
stellzylinder.
Die Verstellantriebe sind permanenterregte Synchronmaschinen, die als Innenläu-
fer ausgeführt sind und eine hohe Leistungsdichte besitzen. Diese Motoren werden
jeweils unter Zuhilfenahme eines absoluten Winkelsensors und einer korrespondie-
renden Leistungselektronik angesteuert.
Da sich der Winkelsensor auf der Motorwelle befindet und die Verstellzylinder über
ein Untersetzungsgetriebe angetrieben werden, kann aus dieser Winkelinformation
bei der Inbetriebnahme des Systems nicht auf die jeweilige Zylinderposition geschlos-
sen werden. Aus diesem Grund wird jeweils ein Indexsensor verbaut, der eine axiale
Bohrung in dem jeweiligen Verstellzylinder erfasst. Stehen die Bohrungen der bei-
den Verstellzylinder exakt in Sensorposition, so kann diese Winkelposition an der
Motorwelle als Null-Position abgespeichert werden.
Jedem Verstellantrieb ist jeweils eine Failsafe-Bremse parallel geschaltet, die in
stromlosem Zustand über einen Dauermagneten schließt. Durch bestromen der Brem-
se wird über einen Elektromagneten ein zum Dauermagnet entgegengerichtetes Ma-
gnetfeld aufgebaut und die Bremse öffnet wieder. Diese Bremse ist immer dann
geschlossen, wenn die Motoren nicht aktiv in ihrer Position gehalten werden. Eine
Situation hierfür ist z.B. ein Stromlosschalten beim Abstellen des Fahrzeugs. Wür-
den die Bremsen nicht schließen, wenn die Motoren stromlos geschaltet sind, würde
der Radträger eine Position einnehmen, welche aufgrund der auftretenden Kräfte
am energieärmsten wäre. Neben dieser aktiv angesteuerten Failsafe-Bremse besteht
noch die Möglichkeit, eine doppelwirkende Schlingfederbremse zu verwenden. Diese
sperrt immer dann, wenn eine Verdrehung des Motors über den Radträger weg von
seiner Ist-Position erzwungen wird [62], [63].
Weiterhin farblich kodiert sind die beiden Schnittkanten der Radträgerhälften zum
besseren Verständnis hellblau und hellgrün eingefärbt. Jede Radträgerhälfte nimmt
sowohl einen Verstellantrieb als auch einen Verstellzylinder auf.
Zusammengehalten werden die beiden Radträgerhälften über den Kardanring. Des-
sen Schnittfläche ist in Bild 6.2 ocker eingefärbt. Beide Radträgerhälften greifen mit
ihren Kardanlaschen in den Kardanring ein und werden dort über drehbar gelagerte
Kardanbolzen gehalten.
Bremsscheibe und Bremssattel der Bremsanlage bleiben wie bei dem passiven Rad-
träger in ihrer gewohnten Position. Der Bremssattel ist mit dem radseitigen Radträ-
ger verbunden und schwenkt bei jeder Bewegung der Radnabe mit. Das Kardange-
lenk muss dabei in der Lage sein, die auftretenden Bremsmomente vom radseitigen
auf den achsseitigen Radträger zu übertragen. Dort wird das Bremsmoment über
die Fahrwerkslenker abgestützt.
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regärtdaR

Bild 6.3: Piktogramm des aktiven Radträgers mit Antriebswelle. Zum besseren Verständnis
ist der Aktor im Bereich der Verstellzylinder und des achsseitigen Radträgers geschnitten
dargestellt. Das Gleichlaufgelenk befindet sich aus Packagegründen nicht im Momentanpol.
Dadurch baut der aktive Radträger im Durchmesser kleiner [57], [58], [56].

Die Radnabe selbst ist über das Radlager am radseitigen Radträger angebunden.
Die Antriebswelle greift mit dem Gleichlaufgelenk durch die Verstellzylinder auf die
Radnabe und überträgt die Antriebsmomente. In Bild 6.3 ist ein Piktogramm der
linken Radseite in der Aufsicht abgebildet. Der aktive Radträger ist zum besseren
Verständnis im Bereich der Verstellzylinder und des achsseitigen Radträgers ge-
schnitten dargestellt. Die Radnabe greift durch die Verstellzylinder hindurch und
steht mit dem Gleichlaufgelenk in Verbindung, welches seinerseits mit dem Differen-
tialgetriebe verbunden ist [56].
Für geringste Beugewinkel muss sich das Gleichlaufgelenk im Momentanpol (Schnitt-
punkt der Kardanbolzen) des aktiven Radträgers befinden. Das Gleichlaufgelenk
baut jedoch im Durchmesser sehr groß, was zur Folge hätte, dass die Durchmes-
ser ausgehend von den Verstellzylindern hin zum Kardanring stark ansteigen. Diese
Maßnahme würde das Bauvolumen und Gewicht des aktiven Radträgers unnötig
steigern. Aus diesem Grund wird das Gleichlaufgelenk vom Momentanpol des Rad-
trägers zum Fahrzeuginneren verschoben, siehe Bild 6.3 [57], [58], [56]. Da das Gleich-
laufgelenk nicht im Momentanpol des aktiven Radträgers sitzt, vollführt es bei einer
Verstellung in Spur- und Sturzrichtung eine sphärische Bewegung. Die Beugewin-
kel als auch die Längenänderungen, die aus dieser Bewegung resultieren, sind im
Vergleich zur Vorderachse sehr gering, weshalb keine speziellen Gleichlaufgelenke
benötigt werden [56].
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Bild 6.4: Aktiver Radträger im Halbschnitt. Die beiden Verstellzylinder werden jeweils über
radiale und axiale Nadellager gehalten und über die Spannschraube M120 gegeneinander
über das Kardangelenk verspannt [4].

Die technische Umsetzung ist im detaillierten Halbschnitt des aktiven Radträgers in
Bild 6.4 ersichtlich. Die farbliche Kodierung entspricht der aus Bild 6.2. Die Rad-
nabe greift mit ihrem verlängerten Schaft durch den verstellbaren Radträger. Dabei
erfolgt die nötige Vorspannung des Radlagers über Spannhülse, Gleichlaufgelenk,
Dehnschraube und Radnabe. Das Gleichlaufgelenk muss genügend Abstand zu den
benachbarten Teilen aufweisen, damit dieses in alle Richtungen ausschwenken kann.

Die beiden Verstellzylinder, in Bild 6.4 dunkelgrün und dunkelblau dargestellt, wer-
den an jeder Lagerstelle über axiale und radiale Nadellager gehalten. Die beiden
Nadellager zwischen den beiden Zylindern sind um 2,5° zur Mittenachse gekippt.
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Bauteil oder auf Anlaufscheiben. Nadellager werden im Werkzeugmaschinenbau für
sehr kippsteife Rundtischlager verwendet und müssen für diesen Einsatz ausreichend
vorgespannt werden. Diese Vorspannung richtet sich nach Größe und Richtung der
Belastung, weil sonst die Lager abheben können. Auf die Bestimmung der nötigen
Vorspannkräfte wird im nachfolgenden Kapitel eingegangen.
Die Vorspannung des Lagerpakets erfolgt beim aktiven Radträger mithilfe einer
Spannschraube M120 (siehe Bild 6.4). Diese Spannschraube greift mit ihrem Gewin-
de in den achsseitigen Radträger und stützt sich am Vorspannlagersitz ab. Aufgrund
der Kopplung der beiden Radträgerhälften über das Kardangelenk kann der axiale
Kraftfluss geschlossen werden (siehe Bild 6.4).
Die Kardanbolzen sind aufgrund der Vorspannkräfte und der im Betrieb auftreten-
den Normal- und/oder Seitenkräfte in Kombination mit den abzustützenden Brems-
momenten hochbelastete Bauteile. Gleichzeitig müssen sie Relativbewegungen zwi-
schen Kardanring und Kardanlasche zulassen. Eine Vorabbetrachtung hat ergeben,
dass vollnadelige Radialnadellager in diesem Bauraum den Festigkeitsanforderungen
nicht genügen.
Als Alternative bieten sich hydrodynamische Gleitlager an, die aufgrund ihrer grö-
ßeren Auflagefläche höhere Tragzahlen besitzen. Die Tragzahl ist von vielen Parame-
tern, wie der mittleren Flächenpressung, dem relativen Lagerspiel, den auftretenden
Drehzahlen usw. abhängig. Aufgrund der Einbaulage ergibt sich jedoch ein sehr un-
günstiges Verhältnis von Lagerbreite zu Lagerdurchmesser, welches in diesem Fall
kleiner 0,4 ist. Dieser Quotient besitzt einen signifikanten Einfluss auf den Schmier-
druckaufbau, weil das Fett in dieser geometrischen Ausprägung schneller zur Seite
abfließen kann [38]. Diese Randbedingung ermöglicht nicht den Einsatz von zylin-
drischen Gleitlagern.
Um das Problem zu lösen, werden Kugelgelenke verwendet, deren Mantelfläche durch
die sphärische Ausformung bei gleichem Lagerdurchmesser vergrößert wird. Das Ku-
gelgelenk besitzt noch einen weiteren Vorteil: Durch die Selbstausrichtung der Ge-
lenke müssen die Bohrungen von Kardanlasche und Kardangelenk nicht mehr strikt
koaxial zueinander verlaufen. Hier können die Lage- und Winkel-Toleranzen der Boh-
rungen größer ausfallen, was eine einfachere Fertigung mit sich bringt. Da jeweils
der Kugelmittelpunkt den Momentanpol der Lagerstelle darstellt, kann ein Kan-
tentragen faktisch nicht mehr auftreten, was die Lagerlebensdauer weiter erhöht.
Weiterführendes kann unter [69] und [70] nachgelesen werden.
Das System läuft in einer Fettumgebung, die von etwaigen Umwelteinflüssen wie
Wasser und Verunreinigungen geschützt werden muss. Da sich die beiden Radträger-
hälften relativ zueinander bewegen, kommen zwei Gummimanschetten zum Einsatz.
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dern an der jeweiligen Radträgerhälfte verklemmt.
Die innere Gummimanschette verbindet den äußeren Radträger und den Vorspann-
lagersitz und gewährleistet dadurch, dass vonseiten des Gleichlaufgelenks keine Ver-
unreinigungen eingebracht werden.
Eine weitere Möglichkeit, diesen Bereich abzudichten liefern [64], [65] und [68].
Sämtliche andere Bauteile sind mit Dichtringen und Simmerringen versehen, damit
das System vollständig gekapselt ist. Bei Erwärmung des Systems schafft die äußere
Gummimanschette durch ihre Nachgiebigkeit so viel Spielraum, dass kein separates
Belüftungsventil nötig ist.

Bereits in der frühen Phase ist die richtige Kombination aus maximalem Motor-
moment und verwendeter Getriebekombination mit ihrer Übersetzung entscheidend
für die Definition des Konzeptes. Um hier eine zuverlässige Abschätzung zu erhal-
ten werden die auftretenden Lasten statisch nach dem Prinzip der virtuellen Arbeit
berechnet.
Bei dem Prinzip der virtuellen Arbeit werden einem System kleine (virtuelle) gemäß
seinen geometrischen Bindungen verträgliche Verrückungen aufgeprägt. Die dabei
verrichtete virtuelle Gesamtarbeit aller eingeprägten äußeren Kräfte und Momente
müssen dabei gleich null sein [21]. Als Randbedingung muss gelten, dass das System
sich im Gleichgewichtszustand befindet [21].
Mithilfe der Gleichungen aus Kapitel 4 und dem Prinzip der virtuellen Arbeit ist es
möglich, Kräfte, die auf die Radseite wirken, in Momente an den Verstellzylindern
umzurechnen. Für die Ermittlung der eingeleitenden Kräfte und Momente wurden
Messungen herangezogen, welche für Dauerlaufversuche auf Festigkeitsprüfständen
verwendet werden und unter anderem auch Sonderereignisse beinhalten.
Diese Kräfte und Momente, die auf die Radnabe wirken und eine virtuelle Ver-
rückung in Spur- und Sturzrichtung auslösen, werden auf eine virtuelle Verdrehung
der Verstellzylinder und deren Abstützmomente umgerechnet.
Bild 6.5 zeigt die maximalen achsseitigen Motormomente über dem möglichen Ver-
stellbereich von ±5° Spur- und Sturzwinkel. Negative Motormomente wurden aus
Übersichtsgründen in dieser Grafik nicht dargestellt. Diese verhalten sich punktsym-
metrisch zum Ursprung. Die maximalen Motormomente fallen über den Spur- und
Sturzverstellbereich unterschiedlich hoch aus. Dies resultiert aus der Orientierung
der Verstellzylinder, da der an der Radnabe wirkende Momentenvektor unterschied-
lich stark über die Kinematik abgestützt wird. Die zugrunde gelegte Untersetzung
der Stirnradstufe liegt bei i = 11/151. Die maximalen radseitigen Motormomente
sind mit denen des achsseitigen Motors identisch, weil hier der stationäre Fall be-
trachtet wird. Dabei stellen die Werte aus Bild 6.5 die reinen maximalen Haltekräfte
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Bild 6.5: Maximale Haltemomente der radseitigen und achsseitigen Servomotoren für eine
gewählte Untersetzung der Stirnradstufe von i = 11/151. Berechnet aus Messwerten mithilfe
des Prinzips der virtuellen Arbeit.

der beiden Motoren dar. Bei dieser Betrachtung werden also keine Reibungseffekte
der Zylinderlagerungen oder Beschleunigungsmomente, die zum Verstellen des akti-
ven Radträgers nötig sind, berücksichtigt. Weiterhin werden die Wechselwirkungen
der Radträgerverstellung auf die fahrdynamischen Reifenkräfte vernachlässigt.
Die gewählte Untersetzung von i = 11/151 stellt bei den auftretenden maxima-
len Momenten-Werten von rund 6Nm einen guten Kompromiss zwischen Haltemo-
ment/Dynamik der Motoren und Bauaufwand des Getriebes dar. Die Leistungselek-
tronik kann in Kombination mit den verwendeten Motoren Spitzenmomente bis zu
8Nm stellen. Mithilfe der Gesamtfahrzeugsimulationen als auch im späteren realen
Betrieb konnte bestätigt werden, dass dies eine ausreichend große dynamische Re-
serve darstellt.
Die Auslegung der Verzahnung erfolgt mit einem Lastkollektiv, das eine Kombi-
nation aus drei Datensätzen darstellt. Als passive Belastungen werden die auf die
Verstellzylinder berechneten Momente aus den Dauerlaufversuchen herangezogen.
Diese werden mit dynamischen Momenten von Gesamtfahrzeugsimulationen kom-
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6 Mechanische Umsetzung der Aktorik

biniert. Die Schwierigkeit der frühen Phase der Gesamtfahrzeugsimulation besteht
in der Abschätzung einer realistischen Regeldynamik und der damit verbunden Mo-
mentenbelastungen, die stark von der Untersetzung und den Trägheiten des Systems
abhängen. Als dritter Datensatz werden dynamische Momentensprünge, induziert
durch Abschaltvorgänge der Failsafe-Bremse, mit berücksichtigt. Mit diesem Last-
kollektiv und der freundlichen Unterstützung der Forschungsstelle für Zahnräder und
Getriebebau des Lehrstuhls für Maschinenelemente an der TU-München erfolgte die
Auslegung der Stirnradstufe.

In Bild 6.6 ist zur besseren Übersicht eine Explosionsansicht des aktiven Radträ-
gers ersichtlich. Dargestellt sind nur die wichtigsten Bauteile und Baugruppen. Die
Hauptkomponenten sind dabei die beiden Radträgerhälften, der Kardanring und die
beiden Verstellzylinder mit ihren korrespondierenden Antrieben.
Zur Montage des aktiven Radträgers werden zunächst die Kugelgelenke in die jewei-
ligen Kardangelenklaschen eingepresst. Im nächsten Schritt erfolgt die Befestigung
des Radlagers mit Spannhülse (aus Übersichtsgründen nicht dargestellt) am rad-
seitigen Raträger. In das Radlager wird anschließend die Radnabe eingepresst. Die
beiden Verstellzylinder können nun mit den Axial- und Radialnadellagern sowie den
Anlaufscheiben auf den radseitigen Radträger aufgesteckt werden. Die Fixierung des
Kardanrings am radseitigen Radträger erfolgt über die Kardanbolzen.
Der radseitige Verstellantrieb wird zunächst an die radseitge Failsafe-Bremse mon-
tiert und dann gemeinsam mit dem Zwischenzahnrad am radseitigen Radträger be-
festigt.
Der achseitige Radträger kann nun mit dem Vorspannlagersitz und der Spann-
schraube M120 (aus Übersichtsgründen nicht dargestellt) in den radseitigen Rad-
träger/Lagerverbund eingehoben und mittels der Kardanbolzen an den Kardanring
arretiert werden. Mithilfe der Spannschraube M120 wird das System vorgespannt.
Danach kann der achsseitige Verstellantrieb gemeinsam mit der Failsafe-Bremse und
dem Zwischenzahnrad am achseitigen Radträger angeschraubt werden.
Für die nötige Kapselung des Systems sorgen die innere bzw. äußere Gummiman-
schette, die zwischen den beiden Radträgerhälften eingesetzt und mit Spannbändern
bzw. Verschraubungen arretiert werden. Zuletzt erfolgt die Montage der Bremsschei-
be, des Bremssattels und des Gleichlaufgelenks. Zur Inbetriebnahme des Aktors
müssen die Failsafe-Bremsen, Sensoren und die beiden Motoren mit der Leistungs-
elektronik verbunden werden.
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6 Mechanische Umsetzung der Aktorik

Servomotor B

Servomotor A

Bild 6.7: Aktiver Radträger integriert an der rechten Hinterachse eines Audi A4 quattro.

Bild 6.7 zeigt die Package-Integration des aktiven Radträgers nach erfolgter Mon-
tage an der Hinterachse eines Audi A4 quattro. Deutlich zu erkennen sind die bei-
den Servomotoren, die zur Fahrzeugmitte zeigen. Der Servomotor A ist dabei mit
dem achsseitigen Radträger verbunden. Der Servomotor B ist mit dem radseitigen
Radträger verbunden und schwenkt bei einer Verstellbewegung mit diesem aus. Die
Leistungselektronik befindet sich im Kofferraum des Versuchsfahrzeugs. Bei der Ver-
kabelung müssen die Freigänge und Bewegungen des Radträgers bei einer Verstellung
in Spur- und Sturzrichtung als auch beim Ein- und Ausfedern des Rades berücksich-
tigt werden.

Eng verzahnt zur konstruktiven Ausführung des aktiven Radträgers wurde ein MKS-
Modell aufgebaut. Dabei erfolgte die Validierung des Simulationsmodells anhand von
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Versuchsmessungen einzelner Technikstände, worauf nun näher im folgenden Kapitel
eingegangen wird.

6.2 Konzeptauslegung der Aktorik über ein Mehrkörpersys-
tem

Für das Package des aktiven Radträgers ist die festigkeitsgerechte Dimensionierung
der Bauteile signifikant. Da die Verstellzylinder intern gegenüber dem Kardangelenk
verspannt sind, ergeben sich je nach Steifigkeit der einzelnen Bauteile unterschiedli-
che Lastpfade der eingeleiteten Kräfte und Momente. Um diese Pfade richtig abbil-
den zu können, ist ein detailliertes MKS-Modell notwendig, welches die Elastizitäten
der einzelnen Bauteile und der Lagerstellen berücksichtigt.
Für die virtuelle Regler-Entwicklung mit Hilfe der Gesamtfahrzeugsimulation ist
ein einfaches Kinematik-Modell mit Trägheiten und Reibeffekten ausreichend. Hier
würde ein zu stark detailliertes Modell die einzelnen Entwicklungsschritte durch zu
lange Rechenzeiten stark verzögern. Aus diesem Grund wird ein Template verwen-
det, das zwischen einem reinen Kinematik-Modus und einem detaillierten Modus mit
Punktberührungen der einzelnen Wälzkörper umschalten kann. Sämtliche anderen
Größen wie Trägheiten der Bauteile, Abbildung der Lagerreibung sowie die geome-
trischen Orientierungen von Kinematikpunkten werden von beiden Modi genützt
[56]. Bild 6.8 links zeigt das verwendete Gesamtfahrzeugmodell, welches im Serien-

Bild 6.8: Links: Gesamtfahrzeug MKS-Modell eines Audi A4 quattro mit aktivem Radträ-
ger an der Hinterachse. Rechts: Vergrößerter Ausschnitt des aktiven Radträgers. Dargestellt
sind folgende Bauteile: Achseitiger Radträger rot, radseitiger Radträger transparent türkis,
Kardanring gelb und darunter die beiden Verstellzylinder [56].
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Produktentwicklungsprozess des Audi A4 entstand. An der Hinterachse des Templa-
tes erfolgt die Substitution des passiven Radträgers durch den aktiven Radträger.
Im Bild 6.8 rechts ist der linke Radträger vergrößert dargestellt. Ersichtlich sind der
achsseitige und radseitige Radträger in rot und türkis-transparent. Zwischen diesen
befinden sich die beiden Verstellzylinder. Die Zylinderlager werden je nach einge-
schaltetem Betriebsmodus entweder jeweils als Drehgelenk mit einem Freiheitsgrad
oder als Nadellager mit jeweils 24 Kontakten abgebildet. Die Kontaktstellen sind in
Bild 6.8 als weiße Linien dargestellt. Dem überlagert ist gelb der Kardanring abgebil-
det. Dieser wird über Bushings an die Kardanlaschen der jeweiligen Radträgerhälfte
gekoppelt. Die Orientierungen, Trägheiten und Massen der einzelnen Bauteile wur-
den in iterativen Schritten dem Konstruktionsstand angeglichen.

Wie bereits angesprochen, müssen zur Ermittlung der Bauteilbelastungen die Bau-
teilsteifigkeiten berücksichtigt werden. Dazu erfolgt zunächst der Freischnitt des Kar-
danrings, des achsseitigen bzw. radseitigen Radträgers sowie des Verstellzylinders.
Durch Einsatz der Finite-Elemente-Methode (FEM) ergeben sich durch Krafteinprä-
gung an den Knotenpunkten Bauteilverformungen, was der jeweiligen Steifigkeit in
dieser Raumrichtung entspricht. Die so gewonnenen Bauteilsteifigkeiten der Radträ-
gerhälften und des Kardanrings werden als Lagersteifigkeit in den Kardangelenken
modelliert. Die Steifigkeiten der Verstellzylinder sind gegenüber den beiden Radträ-
gerhälften und dem Kardanring so groß, dass diese vernachlässigt werden können.
Dadurch ist es möglich, beim detaillierten MKS-Modell ebenfalls mit Starr-Körpern
zu rechnen, was eine Parametrierung des Modells auf neue Konstruktionsstände er-
leichtert. Die Bestimmung der Lagersteifigkeit erfolgt ebenfalls über ein angenähertes
FEM-Modell und wird über Kontaktbedingungen im MKS-Modell hinterlegt.
Mit Hilfe dieses detaillierten MKS-Models können die an den einzelnen Bauteilen
wirkenden Kräfte und Momente bei auftretenden Betriebslasten und Sonderereig-
nissen bestimmt werden. Durch Belastung der einzelnen FEM-modellierten Bauteile
mit diesen Kräften und Momenten ist es möglich, die auftretenden maximalen Bau-
teilspannungen zu ermitteln.
Bild 6.9 zeigt exemplarisch die FEM-Auswertung eines frühen Konstruktionsstan-
des für den Kardanring links und den radseitigen Verstellzylinder rechts. Die Einfär-
bungen geben gemäß der darunter angegebenen Farbskala die Höhe der jeweiligen
Spannungen im Bauteil an. Beim Kardanring stellte sich heraus, dass ein starkes
Bremsmanöver die relativ größten Spannungen im Bauteil verursacht. Hier werden
sämtliche Bremsmomente über den Kardanring abgestützt und in das Fahrwerk ge-
leitet. Durch die beim Bremsmanöver entstehende Achslastverlagerung können bei
Vorwärtsfahrt an der Hinterachse nur geringere Bremsmomente als an der Vorder-
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Bild 6.9: Links: Auftretende Spannungen im Kardanring bei einem starken Bremsmanöver.
Rechts: Spannungsverteilung des achsseitigen Verstellzylinders bei einer starken vertikalen
Belastung. Die Verformungen sind bei beiden Bauteilen 200-fach überzeichnet [4].

achse abgesetzt werden. Das größte Bremsmoment tritt jedoch bei einer Bremsung
bis in den Stillstand auf, bei der das Fahrzeug im Stillstand dynamisch zurück wippt.
Bild 6.9 rechts zeigt den größten Spannungsverlauf des achsseitigen Verstellzylinders
bei einem Sonderereignis. Dieses Sonderereignis bildet eine starke Vertikalanregung
nach Festigkeitsanforderung der Audi AG ab. Die vertikalen Belastungen werden
ausschließlich über die Verstellzylinderlagerung übertragen, wodurch in diesen La-
gersitzen die größten Spannungen entstehen.
Die Verformungen der beiden Bauteile in Bild 6.9 sind zur besseren Visualisierung
200-fach überzeichnet. Als bestimmendes Auslegungskriterium dienen nicht nur die
maximalen Bauteilspannungen, sondern auch die maximalen Verformungen, weil die-
se wieder auf die Lagerlebensdauer und Vorspannkräfte der Verstellzylinder Einfluss
haben.
Die Vorspannkraft des aktiven Radträgers richtet sich nach Größe und Richtung
der Belastung. So treten im normalen Fahrbetrieb z.B. bei Kurvenfahrt stets zwei
gegengerichtete Kippmomente auf. Die Seitenkraft mit dem Reifenradius als Hebel-
arm wirkt dabei gegen das Kippmoment, dass aus der Normalkraft mit dem hori-

95



6 Mechanische Umsetzung der Aktorik

zontalen Abstand zwischen Reifenaufstandsfläche und Momentanpol des Radträgers
resultiert. Bei einem angenommenen μ = 1 haben die beiden Hebelarme einen ent-
scheidenden Einfluss auf die maximalen Kippmomente. Um die Vorspannkräfte bei
normalen Betriebslasten bestimmen zu können, müsste die Druckverteilung experi-
mentell in den einzelnen Lagersitzen der Verstellzylinder untersucht werden. Da die
Untersuchung am realen Radträger nur unter sehr hohem Aufwand durchführbar ist,
wird auf das detaillierte MKS-Modell zurückgegriffen. Ziel ist eine ausreichende Vor-
spannung der Verstellzylinder zu finden, bei der die im typischen Fahrzeugbetrieb
vorkommenden Kippmomente kein Lagerabheben an den Verstellzylindern verursa-
chen. Ein Abheben der einzelnen Wälzkörper kann bei dem detaillierten MKS-Modell
über die Kräfte an den 24 Kontaktstellen pro Axial-Nadellager untersucht werden.
Vor der eigentlichen Simulation muss das Simulationsmodell gegenüber dem realen
Modell exakt validiert werden. Bild 6.10 zeigt den Messaufbau. An

Bild 6.10: Mithilfe des Messaufbaus erfolgt die Va-
lidierung des MKS-Modells, dessen Lagerstellen je-
weils 24 Kontaktbedingungen besitzen.

dem abgebildeten Versuchsrad-
träger befinden sich an un-
terschiedlichen Positionen Deh-
nungsmessstreifen (DMS). Für
den Messaufbau werden die Ver-
stellzylinder blockiert und eine
definierte Vorspannkraft über die
Vorspannschraube aufgebracht.
Der achsseitige Radträger sitzt
fest arretiert in der Aufnahme,
die mit Spannpratzen an das
Prüfbett befestigt ist. An der
Radnabe ist ein Hebel ange-
schraubt, der in einem definier-
ten Abstand an einer Zugvorrich-
tung mit Kraftmessdose befestigt
ist. Um diesen Messaufbau nach-
simulieren zu können, wird in
der Simulationsumgebung eben-
falls ein Hebel der gleichen Länge
an der Radnabe installiert. Durch
den gleichen Versuchsaufbau ha-
ben die eingeleiteten Querkräfte
über den Hebel die gleiche Wir-
kung auf den Aufbau.
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Bild 6.11: Dargestellt sind die relativen Kardanlaschenkräfte ohne Vorspannbelastung von
Versuchsradträger und MKS-Simulation über dem aufgeprägten Kippmoment.

Es wird nun ein definiertes Kippmoment ≈ 1.1 kNm auf die Radnabe aufgebracht.
Gleichzeitig erfolgt eine Messung der Zugspannungen an den Kardanlaschen über
die dort angebrachten DMS.
Bild 6.11 zeigt die Ergebnisse der Messung und der Simulation. Der Kraftanstieg an
der Kardanlasche über dem aufgebrachten Kippmoment ähnelt dem unteren Bereich
einer Exponentialfunktion. Dem nicht linearen Kraftanstieg liegt eine Veränderung
der Druckverteilung der einzelnen Lagerstellen zugrunde, auf die in diesem Kapitel
noch genauer eingegangen wird.
Der in Bild 6.11 dargestellte Simulationsverlauf der Kardanlaschenkraft weicht im
Bereich unterhalb von ≈ 0, 6 kNm von der Messung ab. Hier werden die Kardan-
laschenkräfte gegenüber der Messung unterschätzt. Für die Bestimmung der nötigen
Vorspannkräfte ist eine gute Übereinstimmung von dem Verlauf Messung und Simu-
lation im Bereich um ≈ 1 kNm entscheidend. Erst hier wirken hohe Querbeschleu-
nigungen auf das Fahrzeug.
In Bild 6.11 ist aus Übersichtsgründen nur der Zugkraftverlauf einer Kardanlasche
abgebildet. Bei dem Messversuch wurden alle vier Zugkräfte in den Kardanlaschen
aufgenommen. Diese weisen außer Messungenauigkeiten und Messrauschen qualita-
tiv den gleichen Verlauf auf.

Das nun validierte Simulationsmodell wird wieder in die Gesamtfahrzeugsimulati-
on eingebettet. Zur Ermittlung der Anzugsdrehmomente der Spannschraube M120
werden bei unterschiedlichen Vorspannkräften ein Sinuslenkmanöver mit dem virtu-
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ellen Fahrzeug durchfahren. Dabei erreicht das Fahrzeug Querbeschleunigungen von
±8m/s2. Analysiert werden die Verläufe der einzelnen Kontaktkräfte in den jeweili-
gen Lagerstellen des aktiven Radträgers.
Bild 6.12 oben zeigt den Querbeschleunigungsverlauf des Fahrzeugs. Darunter sind
jeweils für das achsseitige, mittlere und das radseitige Axial-Nadellager die Druck-
kräfte der modellierten 24 Kontaktpunkte abgebildet. Jeder Grauton repräsentiert
dabei den Kraftverlauf eines Kontaktpunktes. Bei dieser Simulation liegt die Ge-
samtvorspannkraft bei ≈ 19 kN, was einem Anzugsdrehmoment von 300Nm an der
Spannschraube M120 entspricht.
Die einzelnen Kontaktdruckkräfte befinden sich zu Beginn des Fahrmanövers nicht
auf gleichem Kraftniveau, da bereits das Fahrzeuggewicht und Vorspurkräfte Kipp-
momente in die Radnabe induzieren, die über den Radträger abgestützt werden
müssen. Bei Ansteigen der Querbeschleunigung erhöht sich das Kippmoment, wo-
durch einige Kontaktpunkte stärker belastet und andere entlastet werden. Viele der
einzelnen Lagerkontaktkräfte gehen gegen null und die Wälzkörper heben ab. Es
bildet sich ein ausgeprägtes Druckhörnchen über dem Umfang der einzelnen Lager-
stellen der Verstellzylinder aus. Die Orientierung des Druckhörnchens entspricht da-
bei der Richtung des Kippmomentenvektors. Das Abheben einzelner Kontaktpunkte
zeigt, dass die jeweils gegenüberliegenden Lagerstellen gegeneinander stark verkippt
sind. Dies hat zur Folge, dass ein Kantentragen in der Lagerung stattfindet, was die
Lebensdauer der Lager stark mindert. Durch das Sinusfahrmanöver wechselt das be-
trachtete Rad von der kurvenäußeren auf die kurveninnere Seite und wieder zurück.
Der Wechsel von kurvenaußen nach kurveninnen modelliert dabei die Kontaktkräfte
unterschiedlich stark. Dies begründet sich aus der Entlastung des kurveninneren Ra-
des, da der Aufbau durch seine Wankbewegung über das kurvenäußere Rad dreht.
Die Aufspreizung der Kontaktkräfte erfolgt bei den drei Lagerstellen nicht gleich.
Das mittlere Lager zeigt die größte Tendenz zum Lagerabheben. Dies resultiert un-
ter anderem aus den unterschiedlich großen Lagerdurchmessern, welche ebenso im
Simulationsmodell abgebildet sind. Da die Vorspannung bei einem Anzugsdrehmo-
ment von 300Nm nicht ausreicht, wird diese weiter erhöht und das Fahrmanöver
erneut durchfahren.
Bild 6.13 zeigt im oberen Diagramm nochmals den Verlauf der Querbeschleunigung.
In den unteren Diagrammen sind die Kontaktkraftverläufe des jeweils mittleren
Axial-Nadellagers mit unterschiedlichen Vorspannkräften abgebildet. Auch hier re-
präsentiert jeder Grauton den Kraftverlauf eines Kontaktpunktes. Mit Erhöhung der
Vorspannkräfte steigen in den Kontaktpunkten die statischen Kräfte, wie Bild 6.13
aufzeigt. Bei einem Anzugdrehmoment von 400Nm ist die Anzahl der Kontakt-
punkte, welche gegen null gehen im Vergleich zu den Kontaktpunkten aus Bild 6.12

98



6.2 Konzeptauslegung der Aktorik über ein Mehrkörpersystem

Radseitiges Lager

Zeit [s]

F
K
o
n
ta
k
t
[k
N

]

Mittleres Lager

Zeit [s]

F
K
o
n
ta
k
t
[k
N

]

Achsseitiges Lager

Zeit [s]

F
K
o
n
ta
k
t
[k
N

]
Querbeschleunigung

Zeit [s]

a
y

[m
/s

2
]

0 1 2 3 4

0 1 2 3 4

0 1 2 3 4

0 1 2 3 4

0

1

2

3

4

0

1

2

3

4

0

1

2

3

4

−8

−4

0

4

8

Bild 6.12: Oberes Diagramm: Querbeschleunigungsverlauf für das Lenkmanöver Sinuslen-
ken. Darunter: Die durch Seiten- und Normalkräfte erzeugten Kippmomente modellieren
die Druckkräfte in den Kontaktpunkten für das achsseitige, das mittlere und das radseitige
Lager. Jeder Grauton repräsentiert dabei einen Kontaktpunkt. Die Vorspannkraft entspricht
einem Anzugsdrehmoment von 300Nm.
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Bild 6.13: Abgebildet sind die Verläufe der Kontaktkräfte für jeweils das mittlere Axial-
Nadellager. Die Anzugsdrehmomente werden dabei in 50Nm Schritten erhöht. Jeder Grau-
ton repräsentiert dabei einen Kontaktpunkt. Im oberen Diagramm ist zur Orientierung
nochmals der Verlauf der Querbeschleunigung abgebildet.
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geringer. Erst bei einer Vorspannkraft von ≈ 30 kN, die einem Anzugsdrehmoment
von 450Nm an der Spannschraube M120 entspricht, tritt kein Lagerabheben mehr
auf. Im unteren Diagramm wird der aktive Radträger mit einer Vorspannkraft von
≈ 35 kN beaufschlagt. Daraus resulitert eine Offset-Verschiebung gegenüber dem
Vorspannmoment mit 450Nm.
Zum Zeitpunkt der Erstellung dieser Arbeit lagen noch keine fundierten Messungen
über Setzerscheinungen und deren Auswirkungen auf die Vorspannkraft zur Verfü-
gung. Dies muss im Rahmen einer eventuellen Industrialisierung des Aktors noch
berücksichtigt werden.
Die Anzugsdrehmomente 450Nm und 500Nm erzeugen eine ausreichende Vorspan-
nung, sodass die Lagerstellen des aktiven Radträgers nicht mehr abheben. Die un-
terschiedlichen Vorspannkräfte wirken sich ebenfalls auf die Belastungen an den
Kardanlaschen aus.
Bild 6.14 zeigt den Kraftverlauf an einer Kardanlasche für die unterschiedlichen
Vorspanndrehmomente 300Nm, 400Nm, 450Nm und 500Nm bei dem Fahrmanöver
Sinuslenken. Mit zunehmender Vorspannung steigen die statischen Kardanlaschen-
kräfte an. Bei dem Vorspanndrehmoment von 300Nm sind die Amplituden der dy-
namischen Belastungen am größten und verringern sich bei der Vorspannung der
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Bild 6.14: Verlauf der Kardanlaschenkräfte für die unterschiedlichen Anzugsdrehmomente
an der Spannschraube M120.
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unbelastetes Axiallager Axiallager mit
Kippmoment

Axiallager mit
Kippmoment u.
Lagerabheben

Fpreload

Fload

Frelease

Flifting

Kippmoment

Kippmoment

Bild 6.15: Idealisierte Modellvorstellung zur Druckverteilung in der axialen Zylinderlage-
rung. Links: unbelastetes Lager mit konstanter Flächenlast (Fpreload) durch axiale Vorspan-
nung. Mitte: Das eingebrachte Kippmoment erhöht (Fload) und verringert (Frelease) glei-
chermaßen die örtliche Flächenlast. Rechts: Die statische Vorspannkraft ist örtlich durch die
Flächenlastverringerung des Kippmoments aufgebraucht. Das resultierende negative Flä-
chenlastdelta (Flifting) führt zu einer Lasterhöhung.

Spannschraube M120 mit 450Nm auf ein Minimum. Die Ausschläge bei 500Nm

entsprechen abgesehen von der höheren statischen Vorlast einem Anzugsdrehmo-
ment mit 450Nm. Der Grund für dieses Verhalten liegt in der bereits angedeuteten
Druckverteilung in den Lagerstellen.
Bild 6.15 zeigt eine idealisierte Modellvorstellung für die axiale Druckverteilung in
einer Lagerstelle des aktiven Radträgers. Auf der linken Seite sind die Druckkräfte
auf das Axial-Lager in Form der Flächenlast (Fpreload) dargestellt. Das linke Lager
ist dabei unbelastet. Das Flächenintegral der Last ergibt exakt die statische Vor-
spannung.
Wirkt ein Kippmoment auf die Lagerstelle, so bewirkt dies auf der einen Flächen-
hälfte der Lagerstelle eine dreiecksförmige Erhöhung der Flächenlast, als rote Pfeile
(Fload) dargestellt. Auf der anderen Flächenhälfte verringert sich die Vorspannkraft
in derselben Größe und Richtung, mit grünen Pfeilen (Frelease) dargestellt. Der Flä-
chenschwerpunkt der resultierenden Flächenlast verändert sich, das Integral über die
Flächenlast die auf das Lager wirkt bleibt jedoch gleich.
Steigt das Kippmoment noch weiter an, so erhöht sich die rote dreiecksförmige Flä-
chenlast weiter, siehe rechtes Bild. In der anderen Flächenhälfte sinkt die statische
Flächenlast teilweise bis auf Niveau Null. An dieser Stelle heben die Wälzkörper der
Lagerstelle ab. Die grüne Flächenlast entspricht nicht der zusätzlich aufgebrachten
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roten Flächenlast. In diesem Fall fehlt der violette Anteil (Flifting) der Vorspan-
nungsreduzierung, was zur Folge hat, dass der rote Flächenanteil weiter ansteigt
(aus Übersichtsgründen in Bild 6.15 nicht dargestellt). Dies führt zu einem Anstieg
der Gesamtflächenlast und der Kardanlaschenkraft. Der Effekt ist um so größer, je
mehr Wälzkörper abheben. Bei dem mittleren Lager aus Bild 6.12 heben viele Kon-
takte ab. Im Vergleich dazu sind es in Bild 6.13 bereits weniger, was sich auch in
einer geringeren Amplitude in Bild 6.14 bemerkbar macht. Bei den Vorspanndreh-
momenten von 450Nm und 500Nm heben keine Wälzkörper mehr ab, weshalb sich
die Amplituden nicht mehr verringern. Diese bestehenden Amplituden stammen von
Biegebeanspruchungen die auf den Radträger durch fahrdynamische Kräfte wirken.
Die Verringerung der dynamischen Wechsellasten beeinflusst die Betriebsfestigkeit
der Kardanlager und Kardanlaschen. Da das Vorspanndrehmoment von 500Nm kei-
ne Verringerung der dynamischen Belastungsamplitude mit sich bringt, werden die
Lager mit 450Nm Drehmoment vorgespannt. Bei dieser Vorspannung sind bei glei-
chem dynamischen Amplitudenausschlag die statischen Kardanlaschenkräfte gerin-
ger. Gleichzeitig tritt kein Wälzkörperabheben statt. Durch die niedrigere Vorspann-
kraft kann auch das Reibmoment der Axial-Nadellager leicht reduziert werden.

Das validierte MKS-Modell des aktiven Radträgers dient eingebettet in der Ge-
samtfahrzeugsimulation neben der Bauteilauslegung ebenfalls zur Steuer- und Reg-
lerentwicklung. Die Gesamtfahrzeugsimulation stellt somit ergänzend zum realen
Fahrversuch eine wichtiges Werkzeug dar.
Nachfolgend werden die fahrdynamischen Auswirkungen exemplarisch anhand von
open-loop Fahrmanövern in der Simulation und am realen Fahrversuch aufgezeigt.
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7 Vollfahrzeugsimulation und Fahrversuch
Zu Beginn dieser Arbeit wurden die Vorteile einer aktiven Spur- und Sturzverstellung
erläutert. Dabei kann mit einer Hinterachslenkung das Fahrzeug sowohl agilisiert als
auch stabilisiert werden. Wie bereits besprochen, ist es ebenso möglich, den Phasen-
verzug beim Anlenken durch gleichsinniges Lenken an der Hinterachse zu reduzieren.
Die Sturzverstellung vermag bei einer optimalen Platzierung des Rades zur Straße
das Seitenkraftpotential zu erhöhen. Diesen Einfluss gilt es unter den gegebenen
Randbedingungen wie Aktordynamik und dem maximalen Verstellweg zu bestim-
men und zu quantifizieren.
Im Folgenden wird exemplarisch anhand einer Gesamtfahrzeugsimulation die Wech-
selwirkung der aktiven Sturzverstellung zwischen Fahrdynamik und aktivem Rad-
träger aufgezeigt. Zur Diskussion kommen dabei die signifikanten Aktor- und Fahr-
zeuggrößen.
Schließlich wird im realen Fahrversuch nachgewiesen, welche fahrdynamischen Mög-
lichkeiten der aktive Radträger durch die aktive Sturzverstellung bietet.

7.1 Fahrdynamiksimulation mit aktivem Radträger
Mithilfe des MKS-Fahrzeugmodells können bei einem open-loop Manöver die Fahr-
zeugreaktionen eines passiv geschalteten Radträgers mit denen eines aktiven Rad-
trägers reproduzierbar verglichen werden. Dabei fährt das Fahrzeug das Manöver
zunächst passiv ohne Sturzverstellung. Bei wiederholter Simulation kommt die ak-
tive Sturzverstellung an der Hinterachse zum Einsatz. Die aktive Sturzverstellung
versucht den Sturzverlust (bezogen zur Fahrbahn) aus Wanken und Fahrwerkselas-
tizitäten am kurvenäußeren Rad möglichst durch aktive Eingriffe am Radträger zu
kompensieren.
Die Funktionalität der Hinterachslenkung wird bei diesem Fahrmanöver deaktiviert,
um keine Überlagerungseffekte zwischen Hinterachslenkung und Sturzverstellung zu
erhalten.
Gefahren wird ein open-loop-Manöver mit einer Geschwindigkeit von 140 km/h. Das
Fahrzeug fährt zunächst 0, 5 s geradeaus, bevor mit einer Amplitude von 90° und
0, 5Hz eine Sinusschwingung am Lenkrad gelenkt wird. Nach 2, 5 s wird das Lenk-
rad in der Mittelposition gehalten.
Die Simulationsergebnisse sind aufbereitet in den Bildern 7.1, 7.2 und 7.3 darge-
stellt. In Bild 7.1 sind der Lenkradwinkelverlauf, die Querbeschleunigungen, Schwimm-
winkel und Gierraten der beiden Fahrzeuge dargestellt.
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Bild 7.1: Dargestellt sind die signifikanten Fahrdynamikgrößen bei einem open-loop-
Manöver mit einer Geschwindigkeit von 140 km/h für ein passives Fahrzeug und ein Fahrzeug
mit aktiver Sturzverstellung an der Hinterachse.
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Bild 7.2: Oben: Sturzwinkelverlauf des aktiven und passiven Fahrzeugs bezogen auf die x-
y-Ebene; dargestellt jeweils für das rechte und linke Rad der Hinterachse. Mitte: Relativer
Sturzwinkel εrel an der linken und rechten Seite der Hinterachse, der über den aktiven
Radträger gestellt wird. Unten: Stellmomente des radseitigen Motors θ und des achsseitigen
Motors χ.
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Bild 7.3: Oben: Schräglaufwinkel für das passive und aktive Fahrzeug an der Hinterach-
se. Mitte: Reifenseitenkräfte der Hinterachse für beide Fahrzeuge. Unten: Y-Versatz des
Schwerpunkts beider Fahrzeuge, der sich durch den Lenksinus ergibt.
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Bild 7.2 zeigt den Sturzwinkelverlauf bezogen auf die x-y-Ebene und den relativen
Sturzwinkel εrel, der über den aktiven Radträger gestellt wird. Im untersten Dia-
gramm von Bild 7.2 sind die benötigten Stellmomente des radseitigen Motors θ und
des achsseitigen Motors χ für dieses Fahrmanöver abgebildet.
Anhand von Bild 7.3 sind die Verläufe der Schräglaufwinkel, der Reifenseitenkräfte
und die Auslenkung des Schwerpunkts in y-Richtung zu erkennen.
Das Fahrmanöver wurde bei dem open-loop-Manöver so gewählt, dass das passive
Fahrzeug an die Haftgrenze seiner Reifen stößt. Bei einer Sekunde ist das Maximum
der Lenkwinkelvorgabe überschritten. Die Querbeschleunigung liegt im Bereich von
1 s − 1, 5 s bei beiden Fahrzeugen bei ca. 11m/s2. Der Schwimmwinkel des aktiven
Fahrzeugs ist hier um ≈ 2◦ unter dem des passiven Fahrzeugs. Der Gierratenverlauf
baut sich beim aktiven Fahrzeug schnell und harmonischer ab.
Die Sturzwinkel des passiven Fahrzeugs bezogen auf die x-y-Ebene (dargestellt in
Bild 7.2) betragen zu diesem Zeitpunkt ≈ 2, 6◦ beim kurvenäußeren rechten Hin-
terrad und ≈ −4, 8◦ beim kurveninneren Rad. Ausgehend von einem statischen
Sturzwert von −1, 3◦ bedeutet dies einen Sturzverlust von ca. 3, 9◦ beim passiven
Fahrzeug.
Der aktive Radträger befindet sich zu Beginn des Manövers in seiner Grundeinstel-
lung bei einem statisch relativen Sturzwinkel von −1◦ seines Bewegungsraumes. Die
Achse ist mit dieser Einstellung am Radträger auf die werksseitigen Spur- und Sturz-
werte justiert, sodass sich das Rad in seiner Originalposition befindet. Der aktive
Radträger stellt bei dem ersten Anlenkmanöver εrel = −4, 5◦, sodass der Sturzwin-
kel des kurvenäußeren Rades zur x-y-Ebene bei ≈ −1◦ liegt. Dies entspricht bei
dieser Seiten- und Normalkraftkombination in etwa dem Sturzwinkel in Bezug zur
x-y-Ebene, bei dem eine optimale Druckverteilung im Reifenlatsch für diesen Reifen
erreicht wird. Das kurveninnere Rad wird nicht vom aktiven Radträger beeinflusst.
Die Schwankungen des relativen Sturzwinkels kurveninnen stammen von Abweichun-
gen des Positionsreglers.
Die Motormomente, dargestellt in Bild 7.2, liegen zu Beginn des Fahrmanövers sta-
tisch nicht auf dem Nullniveau. Die Motoren müssen die statische Gewichtslast des
Fahrzeugs halten. Beim Einlenken des Fahrzeugs steigen die Momente am kurven-
äußeren Rad bis ca. 3Nm an. Die Motormomente am kurveninneren Rad bleiben bei
einem Maximalwert von ca 1, 8Nm. Dies liegt an der geringen Seitenkraft, welche
das kurveninnere Rad zu diesem Zeitpunkt überträgt, siehe Bild 7.3. Die Seitenkraft
liegt hier bei ca. 1kN. Sie wirkt auf den Reifenradius und versucht, den Radträger
zu verkippen.
Die maximalen Reifenseitenkräfte sind beim aktiven Fahrzeug nur minimal höher als
beim passiven Fahrzeug. Die abgestützten Kräfte an der Hinterachse sind eine Funk-
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tion der Masse/Schwerpunktslage, Trägheitsmoments, Gierbeschleunigung und der
Querbeschleunigung, die auf das Fahrzeug wirken. Beim betrachteten dynamischen
Fahrmanöver verringern sich sowohl der Schwimmwinkel als auch die Schräglaufwin-
kel gegenüber dem passiven Fahrzeug. Die notwendigen Schräglaufwinkel differieren
zu diesem Zeitpunkt bereits um ≈ 1, 5◦, was auf eine Egalisierung des Druckniveaus
in der Reifenaufstandsfläche zurückzuführen ist, siehe Bild 7.3.
Die Schwerpunktspositionen in y-Richtung des aktiven und passiven Fahrzeugs wei-
chen voneinander ab, was dem höheren Schräglaufwinkel an der Hinterachse des
passiven Fahrzeugs geschuldet ist.
Im weiteren Zeitverlauf von 1, 5 s − 2 s wechselt die Lenkwinkelvorgabe ihr Vorzei-
chen, bis sie die maximale Auslenkung in negativer Richtung erreicht hat. Die Quer-
beschleunigung des passiven Fahrzeugs schwingt über, bevor beide Fahrzeuge bei ca.
−11m/s2 in Sättigung gehen. Das Überschwingen des passiven Fahrzeugs resultiert
aus dem Abbau des hohen Gierratengradienten und dem folgenden Vorzeichenwech-
sel der Steigung.
Die Sturzwinkel, bezogen auf die x-y-Ebene, wechseln ihre Vorzeichen und gelangen
nach leichtem Überschwingen bei 2 s in Sättigung. Dies deutet darauf hin, dass bei-
de Fahrzeuge ihren für diese Querbeschleunigung stationären Wankwinkel erreicht
haben.
Die Motormomente beider Radträger verlaufen auf leicht höherem Niveau als zuvor
beim Anlenken in die Linkskurve.
Die Reifenseitenkräfte des aktiven Fahrzeugs erreichen höhere Werte als die des pas-
siven Fahrzeugs, siehe Bild 7.3. Deutlich sind die Unterschiede im Schräglaufwinkel
zu erkennen. Das passive Fahrzeug befindet sich mit einem Schräglaufwinkel von
≈ 9◦ bereits im stark degressiven Teil des Reifenkennfelds. Der Schräglaufwinkel des
aktiven Fahrzeugs liegt hier ca. 4◦ unter dem passiven Fahrzeug.
Diese Schräglaufwinkeldifferenz wirkt sich direkt auf Schwimmwinkel und Gierrate
der beiden Fahrzeuge aus, siehe Bild 7.1. Während nach 2 s bereits wieder zurück in
Richtung Mittelposition gelenkt wird, zeigt das passive Fahrzeug einen ausgeprägten
Phasenverzug bei Querbeschleunigung und Gierrate. Der Schwimmwinkel vergrößert
sich folglich immer mehr. Das aktive Fahrzeug folgt der Lenkwinkeleingabe direkter,
was sich in dem fast 0, 4 s schnelleren Querbeschleunigungsabbau zeigt. Gleichzeitig
kann durch die stabilere Hinterachse des aktiven Fahrzeuges die Überschwingneigung
von Querbeschleunigung und Gierrate gegenüber dem passiven Fahrzeug reduziert
werden (siehe Bild 7.1: aktives Fahrzeug bei 2, 8 s und passives Fahrzeug bei 3, 3 s).
Die y-Positionen der beiden Fahrzeugschwerpunkte divergieren im Maximum um
etwa drei Meter. Grund dafür ist der geringere Schräglaufwinkel beim aktiven Fahr-
zeug, das dadurch eine geringere Übersteuerneigung als das aktive Fahrzeug aufzeigt.
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Der simulative Vergleich des passiven Fahrzeugs gegenüber dem aktiven Fahrzeug
mit geregeltem Sturzwinkel an der Hinterachse zeigt, dass die Lenkwinkeleingaben
durch das aktive Fahrzeug harmonischer und direkter umgesetzt werden. Das aktive
Fahrzeug folgt mit weniger Phasenverzug und geringerem Schwimmwinkel und neigt
weniger zum Überschwingen. In Summe bleibt dieses Fahrzeug im Grenzbereich be-
herrschbarer, da das typische Abreißen der Hinterachse beim Gegenschlag geringer
ausfällt.

7.2 Fahrdynamikversuch mit aktivem Radträger

Im vorangegangen Kapitel konnten anhand der Vollfahrzeugsimulation die Wech-
selwirkungen zwischen aktivem Radträger und dem Fahrzeugverhalten bei aktiver
Sturzverstellung dargelegt werden.
Ergänzend sollen im Folgenden die gravierenden Unterschiede zwischen passiv und
aktiv arbeitendem Versuchsfahrzeug im Real-Versuch mit Fokus auf die Fahrdyna-
mik aufgezeigt werden.
Als open-loop-Fahrmanöver wird ein Lenkradwinkelsprung gefahren, der das dyna-
mische Verhalten des Fahrzeugs leicht reproduzierbar aufzeigt. Die Versuchsdurch-
führung, die Qualitätsanforderungen an diese und Teile der Auswertemethodik ori-
entieren sich dabei an [28].
Da in dieser Arbeit nur die relative Vergleichbarkeit zwischen passivem und akti-
vem Fahrzeug von Interesse ist, erfolgt eine leichte Modifikation der Test-Prozedur:
Der Lenkradwinkelsprung wird mit konstanter Geschwindigkeit angefahren, anschlie-
ßend ausgekuppelt und mit hohem Lenkradwinkelgradienten auf einen vorgegebenen
Lenkradwinkel von 90° gelenkt und gehalten.
Der Versuch wird jeweils passiv ohne Sturzverstellung und mit aktiver Sturzverstel-
lung bei den Geschwindigkeiten 80 km/h und 90 km/h durchgeführt. Dabei soll nach
[28] die Geschwindigkeit nicht weiter als 2 km/h von der Soll-Geschwindigkeit abwei-
chen und die Eingabe des Lenkradwinkels zwischen 10% und 90% nicht länger als
0.15 s dauern. Jeder Versuch soll drei Mal jeweils mit wechselnder Richtung durchge-
führt werden. Die Messungen wurden unter folgenden Versuchsbedingungen durch-
geführt:

Fahrzeuggewicht messfertig inkl. 2 Personen: 2037 kg
Achslastverteilung VA/HA messfertig inkl. 2 Personen: 49.7%
Symmetrie Gewichtsverteilung links/rechts: 99%
Reifendimension: 225/45 R18 Sommerreifen
Lufttemperatur: 8°C
Umgebungsbedingung: bewölkt, trocken
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Die Versuchsergebnisse sind aufbereitet in den Bildern 7.4, 7.5 und 7.6 dargestellt.
In Bild 7.4 sind der Lenkradwinkelverlauf, der Schwimmwinkel und die Gierraten
der aktiven und passiven Fahrzeuge jeweils bei 80 km/h und 90 km/h dargestellt.
In Bild 7.5 sind Querbeschleunigungsverläufe, Fahrzeuggeschwindigkeiten und die
x-y-Positionen des Schwerpunkts der aktiven und passiven Fahrzeuge wieder jeweils
bei 80 km/h und 90 km/h abgebildet.
Bild 7.6 zeigt die Verläufe der relativen Sturzwinkel εrel, die über den aktiven Rad-
träger gestellt werden. Das mittlere und das unterste Diagramm von Bild 7.6 zeigt
die benötigten Stellmomente des radseitigen Motors θ und des achsseitigen Motors χ
für das jeweils kurvenäußere Rad.
Zur besseren Vergleichbarkeit sind jeweils nur die Lenkradwinkelsprünge einer Links-
kurve dargestellt. Die Verläufe der gelenkten Lenkradwinkel liegen mit ihrer Streu-
ung innerhalb der oben genannten Richtwerte. Zur Erreichung eines konstanten
Lenkradwinkels am Ende des Sprungs kam ein Lenkradwinkelanschlag zum Ein-
satz.
Bei dem 80 km/h-Fahrmanöver zeigt der Schwimmwinkel des passiven Fahrzeugs ei-
ne größere Überschwingneigung als beim Fahrzeug mit der aktiven Sturzverstellung.
Hier wird eine maximale Differenz von ≈ 1, 5◦ erreicht. Gleichzeitig ist der Schwimm-
winkelbedarf des aktiven Fahrzeuges im nahezu stationären Bereich bei 4, 5 s um
≈ 0, 5◦ niedriger als beim passiven Fahrzeug. Beide Effekte lassen sich mit einem ge-
ringeren Schräglaufwinkelbedarf an der Hinterachse das aktiven Fahrzeugs erklären.
Die Gierraten der beiden Fahrzeugvarianten steigen nahezu mit gleichen Gradienten
an, allerdings nimmt der Maximalwert der Gierrate beim aktiven Fahrzeug gemäß
des geringeren Schwimmwinkelgradienten niedrigere Werte an. Weiterhin befindet
sich das aktive Fahrzeug auf Grund der stabileren Hinterachse (geringerer Schräg-
laufwinkel) auf einem größeren Bahnradius. In Summe führt dies im nahezu statio-
nären Bereich ab 4, 5 s zu einer geringeren Gierrate als beim passiven Fahrzeug.
Die Querbeschleunigungsverläufe und der Verlauf der Fahrzeuggeschwindigkeit sind
im Wesentlichen bei beiden Fahrzeugvarianten ähnlich.
Der relative Sturzwinkel zeigt beim passiven Fahrzeug nur sehr geringe Abweichun-
gen von der Sollvorgabe εrel = 1◦. Die dynamischen Abweichungen befinden sich
dabei im Toleranzrahmen von statischen Achseinstellwerten. Die Sturzregelung des
aktiven Fahrzeugs kompensiert geeignet den Sturzverlust aus Wankwinkel und über-
höht den gestellten relativen Sturzwinkel am Aktor, so dass das volle Reifenseiten-
kraftpotential ausgeschöpft wird. Der Gradient des relativen Sturzwinkels, der am
aktiven Fahrzeug gestellt wird, liegt mit 15 °/s in der softwareseitigen Begrenzung der
Aktordynamik. Bei den Motormomenten des kurvenäußeren Rades bei 80 km/h ist zu
erkennen, dass die Momente des passiven Fahrzeugs deutlich höhere Werte anneh-
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men, als die des aktiven Fahrzeuges. Dies ist in der Änderung der Eigenübersetzung
der Aktorik begründet, wie sie in den vorhergehenden Kapiteln bereits erläutert
wurde.
Durch die höhere Eigenübersetzung müssen nur noch geringe Haltemoment an den
Motoren abgestützt werden.
Beim Fahrversuch mit dem passiven Fahrzeug bei 90 km/h ist anhand des Schwimm-
winkels zu erkennen, dass das Fahrzeug keine ausreichende Stabilität mehr aufweist
und sich eindreht. Der Schwimmwinkel des aktiven Fahrzeugs ist gegenüber der
80 km/h Messung angestiegen. Das Fahrzeug weist jedoch an der Hinterachse noch
genug Stabilitätsreserven auf, um das transiente Überschwingen des Schwimmwin-
kels abzubauen und bei 3 s in den stationären Wert überzugehen.
Der Gierratenanstieg ist bei beiden Fahrzeugen wieder nahezu identisch, allerdings
ist der Stabilitätsverlust des passiven Fahrzeuges deutlich im Gierratenverlauf zu
erkennen.
Die erreichte Querbeschleunigung ist geringfügig höher als bei der 80 km/h Messung
und verläuft bei beiden Fahrzeugen bis 3 s gleich.
Der monoton steigende Schwimmwinkel am passiven Fahrzeug deutet auf einen stark
steigenden Schräglaufwinkel der Hinterachse hin. Dies führt zu einer schneller abfal-
lenden Fahrzeuggeschwindigkeit und zu stetig kleiner werdenden Kurvenradien, wie
sich dies bereits im x-y-Plot des Schwerpunkts andeutet.
Die Abweichungen des relativen Sturzwinkels von der Sollvorgabe εrel = 1◦ verhalten
sich ähnlich zu denen aus der 80 km/h-Messung.
Die Motormomente am kurvenäußeren Rad erreichen beim aktiven als auch beim
passiven Fahrzeug nur minimal höhere Werte als bei der 80 km/h-Messung, was der
geringfügigen höheren Querbeschleunigung geschuldet ist.

Wie auch die Simulationsergebnisse im vorhergehenden Kapitel zeigt der Fahrver-
such, dass das laterale Übertragungspotential durch die richtige Positionierung des
Reifens zur Straße erhöht wird. Bei den Versuchsdurchführungen mit dem aktiven
Fahrzeug erfolgten noch Lenkradwinkelsprünge bis 120 km/h. Diese sind aus Über-
sichtsgründen nicht mehr aufgeführt. Allerdings konnte der Stabilitätsverlust der
Hinterachse in dieser Konfiguration des aktiven Fahrzeugs nicht provoziert werden.
Die in den Bildern 7.4, 7.5 und 7.6 dargestellten Messungen zeigen deutlich den
geringeren Schräglaufwinkelbedarf des Fahrzeugs mit der aktiven Sturzverstellung.
Dabei zeigt sich auch, dass die Gradienten, mit denen sich die Gierrate bei beiden
Fahrzeugen aufbaut, nahezu identisch sind. Die stationäre Gierrate strebt auf Grund
der schräglaufsteiferen Hinterachse des aktiven Fahrzeugs geringere Werte an.
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Bild 7.4: Dargestellt sind die Größen Lenkradwinkel, Schwimmwinkel und Gierrate bei
Lenkradwinkelsprüngen mit den Geschwindigkeiten 80 km/h und 90 km/h jeweils für das pas-
sive Fahrzeug und das Fahrzeug mit aktiver Sturzverstellung an der Hinterachse.
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Bild 7.5: Oben: Querbeschleunigungsverlauf. Mitte: Fahrzeuggeschwindigkeit. Unten: Po-
sition des Schwerpunkts über einen Zeitbereich von 7 s. Die abgebildeten Messgrößen geben
jeweils das passive und aktive Fahrzeug bei 80 km/h und 90 km/h wieder.
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Bild 7.6: Oben: Relativer Sturzwinkel. Mitte und unten: Motormomente der beiden Moto-
ren χ und Θ. Die abgebildeten Messgrößen am kurvenäußeren Radträger geben jeweils das
passive und aktive Fahrzeug bei 80 km/h und 90 km/h wieder.
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keit ist die Erhöhung des Seitenkraftübertragungspotentials der Vorderachse, was in
Summe zu einem höheren Querbeschleunigungsvermögen des Fahrzeugs führt, aber
auf Kosten der Stabilität des Fahrzeugs geht. Ebenso kann der stationär höhere
Lenkradwinkelbedarf durch die Adaption der Hinterachslenkung kompensiert wer-
den, welche situationsabhängig gegensinnig lenkt. Dadurch behält die Hinterachse
das Stabilitätsverhältnis zur Vorderachse und man erhält den gleichen Lenkradwin-
kelbedarf wie beim passiven Fahrzeug.
Die beiden Möglichkeiten stellen nur eine kleine Auswahl der Fahrzeugabstimmung
dar, die von der Positionierung des Zielfahrzeuges abhängt.

Die Ergebnisse und Erfahrungen aus den Fahrversuchen zeigen, dass der aktive Rad-
träger den fahrdynamischen Anforderungen aus Kapitel 2.4 gerecht wird. Mechanisch
stellt der Aktor einen Machbarkeitsnachweis dar, bei dem zugunsten einer einfache-
ren Umsetzung Kompromisse eingegangen wurden.
Aufzuführen sind z.B. der Einsatz von Stahlguss und vielen Stahlteilen, die infol-
ge der einfacheren Verarbeitung oder Nachbearbeitung und nicht auf Grund der
Festigkeits-Anforderungen eingesetzt werden. Weiterhin finden für die Lagerung der
Verstellzylinder DIN-Teile Anwendung. Bei der Industrialisierung des aktiven Rad-
trägers sollte hier ein integrales Lagerpaket angestrebt werden, was eine passgenaue
Auslegung der Lagerfestigkeit zulässt. Infolge dessen ist eine Abschätzung des Ak-
torgewichts für ein industrialisiertes Konzept nicht ohne weiteres möglich.
Da das Aktorgewicht gesamtheitlich der ungefederten Masse zugeordnet wird, sollte
der Fokus auf der Gewichtseinsparung liegen. Bei vergleichbarer Aktorperformance
stellen hier Konzepte auf Basis von Linearstellern, wie z.B. in [47], [48], [46] gezeigt
den Benchmark dar. Da Linearsteller bei Federbewegungen mitgeführt werden, er-
höht sich dadurch je nach deren Schwerpunktslage ebenso die ungefederte Masse.
Nur aktive Systeme, die die Lage der Lenkerfußpunkte verändern, nehmen keinen
Einfluss auf die ungefederten Massen, jedoch greifen diese wieder sehr stark in das
Fahrzeugpackage ein. Bei der Integration des aktiven Radträgers muss achsindi-
viduell abgewägt werden, wie stark der Einfluss der ungefederten Massen auf die
Eigenschaften der Achse wirkt. Mit Sekundärmaßnahmen z.B. durch Verwendung
gewichtsoptimierter Felgen, Keramik-Bremsscheiben, Anpassung der Hilfsrahmenla-
ger, usw. kann dieser Einfluss kompensiert werden.
Die Komplexität und der Aufwand des aktiven Radträgers ist im Vergleich zu einem
Konzept z.B. mit zwei Linearstellern sicherlich geringer. Hier darf nicht nur die Ent-
wicklung der Linearsteller betrachtet werden. Mit berücksichtigt werden muss auch
die Ertüchtigung der Achskonstruktion, nämlich die Unterbringung der aktiven Ele-
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Faktoren mit ein, so sind die Kosten für den aktiven Radträger geringer, da dieser
sich in den Packageraum des Rades integriert und die Achskonstruktion und deren
Karosserieanbindung unangetastet bleibt.
Die harten Belastungen der Versuchsfahrten führten zu keinerlei mechanischen Aus-
fällen des Versuchsträgers, was die Robustheit des ersten Konzepts belegt. Prinzipi-
ell sollte die Lagerung der Verstellzylinder bei einer Industrialisierung so ausgeführt
werden, dass die Lebensdauer bei äquivalenter Belastung der eines Radlagers ent-
spricht. In Summe muss ein industrialisiertes Aktorkonzept alle Festigkeitsnachweise
erbringen, die auch von gewöhnlichen passiven Fahrzeugen geliefert werden .

Die hier gezeigten fahrdynamischen Ergebnisse und der erbrachte Machbarkeits-
nachweis zeigen, dass der neue aktive Radträger nach Anforderungen aus Kapitel
2.4 den Konzepten aus dem Stand der Technik überlegen ist. Auch eine Kombina-
tion zweier eindimensionaler Aktoren aus Kapitel 2.3 erfüllt diese Anforderungen
nicht. Verknüpft man beispielsweise eine Zentralstellerhinterachslenkung mit dem
OCP-Fahrwerkssystem von Michelin [2], so kann diese Konzept-Kombination das
Rad in beide Raumrichtungen neu ausrichten. Es ist allerdings deutlich ersichtlich,
dass beide Systeme in Summe unzulässig mehr Packageraum im Fahrzeug einnehmen
werden, als der neue aktive Radträger.
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Die Fahrwerksentwicklung befindet sich stetig im Wandel, um den steigenden An-
forderungen an Komfort und den gleichzeitigen Fahrdynamikansprüchen gerecht zu
werden. Mit rein mechanischen Achskonstruktionen ist eine weitere Steigerung die-
ser Eigenschaften nicht mehr oder nur in sehr geringem Maße möglich.
Aus diesem Grund halten immer mehr aktive Komponenten im Fahrwerksbereich
Einzug. Die Verknüpfung aktiv geregelter Systeme mit passiven Achskonzepten ver-
mag den oben genannten Zielkonflikt aufzuweiten und z.B. ein höheres Fahrdyna-
mikspektrum bei gleich hohem Komfort darzustellen.

Die Fahrdynamikanforderung an Achssysteme kann im Wesentlichen auf die richtige
Positionierung des Reifens zur Straße heruntergebrochen werden. Im Grundlagen-
teil wurden dazu zunächst die beiden qualitativen Mechanismen zur Erzeugung von
Seitenkraft durch Schräglaufwinkel und/oder Sturzwinkel erörtert. Durch negatives
Stürzen des Reifens entgegen auftretender Seitenkräfte kommt es zu einer Homo-
genisierung des Druckniveaus im Reifenlatsch. Durch den degressiven Verlauf der
übertragbaren Seitenkraft über Anpressdruck der einzelnen Profilelemente erhöht
sich das übertragbare Seitenkraftniveau additiv um bis zu ΔFs ≈ 10%. So ist ne-
ben dem Schräglaufwinkel zur Seitenkrafterzeugung der Sturzwinkel zur Straße eine
weitere signifikante Größe im Grenzbereich des Reifens.
Der Stand der Technik beleuchtete unterschiedliche Systeme, die die Positionierung
des Reifens zur Straße aktiv beeinflussen. Eine Hinterachslenkung kann beispielswei-
se abhängig von der hinterlegten Regelstrategie agilisierend oder auch stabilisierend
in das Fahrverhalten eingreifen. Somit kann der Querbeschleunigungsaufbau und
Gierratenverlauf des Fahrzeugs verändert und an die aktuelle Fahrsituation ange-
passt werden.
Systeme zur Sturzwinkelbeeinflussung, wie z.B. die Optimized-Control-Patch-Achse
von Michelin nutzt den Effekt der Druckhomogenisierung im Reifenlatsch. Hier wird
das Rad durch die hinterlegte Kinematik gezwungen, sich gegen auftretende Seiten-
kräfte zu stürzen, was zu einem höheren Seitenkraftniveau des Reifens führt.
Die im Stand der Technik aufgezeigten Konzepte basieren meist auf eindimensiona-
len Aktoren, die eine Verstellung entweder in Spur- oder Sturzrichtung durchführen
können. Die dargelegten Systeme, die beide Orientierungen des Rades verändern kön-
nen, greifen ausnahmslos zu stark in das bestehende Packageumfeld oder Achskon-
zept ein, sodass diese nicht umsetzbar sind. So können diese Konzepte zum Beispiel
nicht an angetriebenen Achsen verwendet und die Bremsanlage nicht in gewohnter
Weise integriert werden.
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Für die Entwicklung eines neuen Aktuators, der die bestmögliche Positionierung
des Reifens zur Fahrbahn umsetzen kann, ergeben sich konzeptionelle Bedingungen.
Das Aktuatorkonzept muss den Spur- und Sturzwinkel dynamisch radindividuell und
achsunabhängig beeinflussen können. Dabei soll das System an einer angetriebenen
Achse mit konventioneller Bremsanlage integriert werden können.
Mit Hilfe eines morphologischen Kastens konnten die jeweiligen Teilfunktionen und
Attribute der im Stand der Technik dargelegten Systeme und zwei neue Lösungsan-
sätze strukturiert aufgezeigt werden. Die Systeme wurden an den zuvor spezifizierten
Anforderungen an ein neues mechatronisches System bewertet und ein Konzept zur
weiteren Bearbeitung ausgewählt.
Das neu vorgestellte Aktuatorkonzept kann einen Verstellweg von ±5° in Spur- und
±5° in Sturzrichtung umsetzen. Dabei wird ein konventioneller Radträger in einen
achsseitigen und radseitigen Radträger aufgeteilt. Der radseitige Radträger trägt
dabei das Radlager, das wiederum die Radnabe mit Rad aufnimmt. Weiterhin be-
findet sich der Bremssattel auf dem radseitigen Radträger. Der achsseitige Radträger
nimmt in gewohnter Weise die Fahrwerkslenker auf. Zwischen den beiden Radträ-
gerhälften befinden sich zwei Verstellzylinder, die jeweils über eine zur Zylinder-
achse koaxiale Lagerung mit der jeweiligen Radträgerhälfte verbunden sind. Über
eine Schrägachse stehen die beiden Zylinder in Verbindung miteinander. Werden die
beiden Zylinder zueinander verdreht, schwenken die beiden Radträgerhälften gegen-
einander aus.
Um die auftretenden Bremsmomente nicht über die Aktorik halten zu müssen, wird
dem System ein Kardangelenk parallel geschaltet. Dies ermöglicht es, das Brems-
moment vom radseitigen auf den achsseitigen Radträger zu übertragen, ohne die
Bewegungsfreiheitsgrade in Spur- und Sturzrichtung einzuschränken. Von dort wird
das Bremsmoment in das Fahrwerk geleitet.
Durch gegenseitiges Vorspannen der Verstellzylinder können mithilfe des Kardange-
lenks einseitig wirkende Zylinderlagerungen verwendet werden, wodurch das System
kompakt baut. Jedem Verstellzylinder ist jeweils ein Servomotor zugeordnet, der den
Zylinder über eine Stirnradstufe antreibt. Die Radnabe führt durch die Verstellzy-
linder zum Gleichlaufgelenk. Dies ermöglicht die Anwendung des aktiven Radträgers
an einer angetriebenen Achse.

Zur Ansteuerung des Systems wurden die Vorwärts- und Rückwärtsberechnung an-
hand von Drehungen elementar-geometrischer Körper im Raum hergeleitet. Die Vor-
wärtsberechnung zeigt in Analogie zur Robotik, welche relativen Spur- und Sturz-
winkel bei Vorgabe der beiden Zylinderpositionen gestellt werden. Die Rückwärts-
berechnung berechnet indes unter Vorgabe eines relativen Spur- und Sturzwertes die
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einzustellenden Zylinderpositionen. Die Herleitungen zeigen, dass abhängig von der
Position des Radträgers eine unterschiedliche Anzahl an Lösungen für die Zylinder-
winkel existieren. Am Rand des sich aufspannenden Bewegungsraumes ist immer ein
Tupel an Zylinderwinkeln gültig. In der Mitte des Bewegungsraumes existieren bei
einem relativen Spur- und Sturzwinkel von Null unendlich viele Lösungen. Zwischen
diesen beiden Extrema sind immer zwei Tupel an Zylinderwinkeln gültig.

Mithilfe der Bewegungsgleichungen konnten die aktorspezifischen Eigenschaften nä-
her untersucht und detailliert beschrieben werden. Durch die nichtlineare Abbildung
der Spur- und Sturzwerte in Zylinderpositionen ergeben sich Eigenübersetzungsän-
derungen, die von der aktuellen Position im Bewegungsraum und der gewünschten
Soll-Richtung abhängen. Diese Änderungen sind bei der Auslegung der Motorendy-
namik bestimmend und müssen bei der Aktorbetriebsstrategie ebenfalls berücksich-
tigt werden.
Auf Grund der beschränkten Motordynamik werden zwei mögliche Aktorbetriebs-
strategien aufgezeigt. Durch Einschränkung des Bewegungsraumes z.B. auf den Be-
reich εrel < −1 sind die Eigenübersetzungsänderungen und somit die notwendige
Dynamikspreizung der Servomotoren gering. Die Einschränkung auf den Bereich
εrel < −1 beschneidet den möglichen Bewegungsraum, kann aber in der Praxis
kaum genutzt werden.
Eine weitere Möglichkeit besteht in der Vorgabe einer zu stellenden Seitenkraft. Da
der Schräglaufwinkel und der Sturzwinkel die Seitenkraft gleichermaßen beeinflussen,
kann ein Optimierungsverfahren angestoßen werden, welches unter Berücksichtigung
der aktuellen Aktorposition, Eigenübersetzung und des Verfahrwegs die optimale
Spur- und Sturzkombination anfährt. Das Optimierungsverfahren ermöglicht unter-
schiedliche Betriebsstrategien. So könnte z.B. zwischen geringer Energieaufnahme
oder schneller Dynamik ausgewählt werden.

Die Auslegung der mechanischen Komponenten erfolgte durch analytische Berech-
nungen und Simulationen des aktiven Radträgers mithilfe der Mehrkörpersimulation
und der Finite Elemente Methode. Die rechnergestützte Konstruktion erlaubt die
Bauteildefinition und die Kontrolle der Package-Integration am Radträger. Der ak-
tive Radträger selbst wurde an einem Audi A4 quattro an der Hinterachse integriert.
Hierfür mussten nur minimale Änderungen am Serienfahrwerk durchgeführt werden.
Anhand von Schnittmodellen des aktiven Radträgers wurden einzelne Aspekte und
Details der Konstruktion aufgezeigt und diskutiert.
Für die Bestimmung der nötigen Vorspannkräfte kam ein detailliertes MKS-Modell
zum Einsatz. Unter realistischen Betriebslasten wurden die Kontaktkräfte an den
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Lagerstellen der Verstellzylinder simuliert und die nötige Vorspannkraft zur Vermei-
dung des Lagerabhebens ermittelt.

Anhand der Fahrdynamiksimulation konnten die Wechselwirkungen zwischen dem
aktiven Radträger und der Fahrzeugdynamik bei aktiver Sturzverstellung verdeut-
licht werden. Die Sturzregelung versucht dabei, den Sturzverlust aus Wankwinkel
und Fahrwerkselastizitäten zu kompensieren. Verglichen wurden dabei ein passives
und ein aktives Fahrzeug bei einem open-loop-Spurwechsel. Die Simulation legt dar,
dass das aktiv sturzgeregelte Fahrzeug der Lenkwinkeleingabe direkter und mit we-
niger Phasenverzug folgt. Der Maximalwert des Schwimmwinkels als auch die Über-
schwingneigung können deutlich reduziert werden.
Ergänzend werden die fahrdynamischen Unterschiede zwischen einem Fahrzeug mit
und ohne Sturzverstellung anhand eines gehaltenen Lenkradwinkelsprungs bei je-
weils 80 km/h und 90 km/h im realen Fahrversuch aufgezeigt. Die Messungen legen den
deutlich reduzierten Schräglaufwinkelbedarf des aktiven Fahrzeugs dar. Dies deutet
auf eine erhöhte Achsschräglaufsteifigkeit und eine dadurch erhöhte Stabilität der
Hinterachse am Fahrzeug mit der aktiven Sturzverstellung hin. Die Gierratengra-
dienten beider Fahrzeuge verlaufen nahezu identisch, jedoch ist auf Grund der hö-
heren Achsschräglaufsteifigkeit beim aktiven Fahrzeug die erreichte stationäre Gier-
rate geringer, womit der Lenkradwinkelbedarf zunimmt. Je nach fahrdynamischer
Positionierung des Zielfahrzeugs kann der Lenkradwinkelbedarf durch unterschied-
liche Maßnahmen verringert werden. Eine Möglichkeit ist die Erhöhung des latera-
len Kraftübertragungpotentials der Vorderachse, was zu höheren Fahrzeugquerbe-
schleunigungen führt, aber auf Kosten der Stabilität des Fahrzeugs geht. Eine andere
Möglichkeit ist das situationsabhängige Gegenlenken der Hinterachslenkung, was bei
gleichbleibender Fahrzeugstabilität ebenso den Lenkradwinkelbedarf reduziert.
Der in dieser Arbeit vorgestellte aktive Radträger zeigt dadurch sehr deutlich, dass
die Sturzverstellung über die bekannten Vorzüge einer Hinterachslenkung hinaus zu-
sätzliche Eigenschaften und Abstimmmöglichkeiten eröffnet.

Der Erfolg aktiver Systeme auf dem Markt zeigt, dass die Mechatronik-Integration
am passiven Fahrwerk ein Plus an Kundennutzen generiert. Ein rein mechatronisches
Fahrwerk wird sich in dem Spannungsfeld Kosten, Gewicht und Leistungsaufnahme
nicht bewähren können. Deshalb bestehen die zukünftigen Herausforderungen darin,
die Stärken von Mechanik und Mechatronik geschickt zu kombinieren.
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