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1 Einleitung

1.1 Vorwort

Die vorliegende Arbeit entstand als externe Doktorarbeit bei der SiemensVDO
Automobiltechnik in Regensburg. Hier bin ich seit 1997 in der Abteilung
AT SE SC4 EMBS3 tatig.

Ich méchte mich bei allen bedanken, die mich durch Rat und Tat unterstiitzt haben,
besonders bei Herrn Prof.Dr.G.Obermair und Herrn Dr.T.Brandmeier, die es mir durch
Betreuung und Themenstellung ermdglicht haben, diese Arbeit anzufertigen. Mein
Dank gilt auch meinen Kollegen, und hier ganz besonders Herrn U.Deml und Herrn
H.-J.Wiehoff, fur die hervorragende Zusammenarbeit sowie Herrn Dr.U.Spreitzer und
Herrn Dr.Vladimir Reznik fur die fruchtbaren Diskussionen.




1.2 Ziele und Motivation der Arbeit

Ziel der Arbeit ist, einen Beitrag zur Fahrzeugsicherheit zu leisten. Ausgehend vom
aktuellen Stand der Technik soll dies geschehen durch Entwicklung neuer
Bremstechniken, die auch hinsichtlich Kosten, Komfort und Umweltvertraglichkeit
Vorteile bieten.

Schon seit langerem existieren Bestrebungen, die Bremsbetatigung nicht
ausschlieBBlich dem Fahrer zu Uberlassen, sondern Zuspannen und Lésen durch
Regler zu veranlassen. Der Fahrerbremswunsch ist dann nur noch eine von eventuell
mehreren Reglereingangsgréfien. Die erste diesbeziigliche Patentschrift betrifft eine
Anti-Blockier-Vorrichtung und datiert zurick auf das Jahr 1936. Sie sieht
Reglereingriffe durch Reduzieren des vom Fahrer vorgegebenen Bremsdrucks vor,
jedoch kein aktives Zuspannen.

Erste ernsthafte Entwicklungsschritte wurden 1958 unternommen, sie betrafen
zunéachst nur eine Blockierverhinderung an der Hinterachse, bis Ende der 60er Jahre
Versuche unternommen wurden, ein alle Fahrzeugrader betreffendes Anti-Blockier-
System, kurz ABS, zu entwickeln. Das mindete —in Verbindung mit der Verfugbarkeit
elektronischer Regelschaltungen- in die GroRserieneinfiihrung des ersten ABS Ende
der Siebziger Jahre.

Seitdem begann eine Entwicklung von
Radschlupfreglern, deren Funktionsumfang
schon bald uber einen einfachen
Blockierverhinderer ~ hinauswuchs.  Neben
Sonderfunktionen fur bestimme Fahr- bzw.
Bremszustande wurde schlie8lich auch ein
selbststandiges, aktives Zuspannen von
Einzelbremsen vorgesehen, ohne dass der
Fahrer die Bremse zu betétigten braucht.
Damit wurden zunadchst durchdrehende
Antriebsrader wieder abgebremst
(‘Antriebsschlupfregelung’), bis  schlief3lich
durch Eingriffe an Einzelradern auch instabile
Fahrzustande, vor allem Schleudern, korrigiert
werden konnten (‘Fahrdynamikregelung’).

Um all dies zu ermdglichen muss neben der
notwendigen Sensorik und Rechenleistung
auch eine entsprechende Aktuatorik, d.h.
Stelleinrichtungen, zur Verfligung gestellt
werden. Bei heutigen Hydraulikbremsanlagen
kann  diese sehr umfangreich  sein
(Abb. 2.2.2.a):

e Haupt- und Radbremszylinder

» einige Schaltventile

» elektrische Hydraulikpumpe

» Druckspeicher Abb.1.1.a

* Bremskraftverstarker und Erséﬁgyrﬁsiiﬂgi Elree%r:a;ktuators der
' Gplebenenle | anledukpunie 20 Simens 0 Astmoive
. Bremsfliissigkeitsgefas, montiert an einem Federbein

* Leitungen und Pedalerie




Neben dem baulichen Aufwand fihren die Schaltventile zu Komforteinbuf3en durch
Gerausche und zum Pulsieren des Bremspedals, das direkt an die Hydraulik
angekoppelt ist.

Eine elektromechanische Bremsanlage, kurz EMB, verfiigt in jeder Radbremse lber
einen eigenen elektrischen Aktuator (Abb. 1.1.a). Sie I6st die direkte mechanische
Ankopplung des Pedals und ersetzt sie durch elektrische Leitungen (Brake-by-Wire).
Das Pulsieren des Bremspedals bei ABS-Tatigkeit verschwindet. EMB regelt
gerauscharmer, und ist wegen des ebenfalls hohen Bauaufwandes der
Hydraulikanlagen nach heutigem Kenntnisstand kostenneutral realisierbar.

Dazu kommen noch weitere Vorteile:

* (Selbst)-Diagnose ist moglich und verbessert sowohl Sicherheit als auch
Servicemdglichkeiten.

» Es entfallt die umweltschadliche Bremsflissigkeit, es ist weder die bei der Montage
hinderliche Erstbefillung noch ein regelmafiger Wechsel erforderlich.

» Die Trennung von Pedalerie und Restsystem fuhrt zu konstruktiver Freiheit bei der
Karosseriegestaltung, die ein gunstigeres Deformationsverhalten sowie die
leichtere Verwirklichung von Links- und Rechtslenkerversionen erlaubt, da im
Motorraum nicht mehr beidseitig der Platz flir Bremskraftverstarker,
Hauptbremszylinder und Schaltventile vorgesehen werden muf3.

» Softwareschnittstellen lassen eine einfache Einbindung in weitere (teils zuktnftige)
Systeme, wie einen automatischen Abstandshalter oder eine Ruckrollverhinderung
beim Anfahren am Berg, zu.

» Die Bremskraftverteilung kann frei gewahlt werden und ist nicht durch die
Dimensionierung der Hydraulikbauteile fest vorgegeben.

Abb. 1.1.b zeigt eine Ubersicht tiber wesentliche Regelsysteme eines Kraftfahrzeugs,
die spater miteinander verknipft werden sollen. Daneben sind VerknUpfungen zu
weiteren Neuerungen denkbar, wie z.B. einem Reifensensor, der bei der Identifikation
der zur Verfugung stehenden Bodenhaftung helfen kann [FAC98], [STO95].

\

... Lenkung:

,Electric Power
Assisted Steering*
~Steer-by-Wire*

Abb. 1.1.b Ubersicht tiber einzelne Regler, die durch Verkniipfung untereinander
und mit einem Brake-by-Wire-System einen kompletten Fahrzeugregler
ergeben




Elektrohydraulische Bremssysteme, kurz EHB, befinden sich im Serienanlauf; sie
verwirklichen allerdings erst einen Teil der angefuhrten Vorteile. Als eigentliche
Energiequelle dient eine elektrisch betriebene Hydraulikpumpe, der Bremswunsch wird
wie beim EMB mit elektrischen Sensoren am Bremspedal detektiert. Zur eigentlichen
Bremsenbetatigung kommen weiterhin Ventile und hydraulische Bremssattel zum
Einsatz. Sie ist daher nur als Vorstufe zur elektromechanischen Bremse zu sehen.

Um ein bewahrtes Bremssystem durch ein neues zu ersetzen, sind nicht nur einige
Verbesserungen erforderlich, es durfen sich auch keine (nennenswerten)
Verschlechterungen einstellen. Im Rahmen dieser Arbeit soll daher sicher gestellt
werden, dass ein EMB in allen Bereichen mindestens die Leistungsfahigkeit einer
heute Ublichen hydraulischen Bremse erreicht. Dazu werden die Unterschiede der
Hydraulik- und EMB-Stellglieder untersucht. Eine Bewertung der Auswirkungen der
Unterschiede erfolgt an Hand der physikalischen Eigenschaften des Fahrzeugs. Da
das Fahrzeug ein Mehrkérpersystem ist, dessen Komplexitdt und Zahl der
Freiheitsgrade sich mit zunehmend genauer Betrachtung nahezu beliebig steigern,
kommt es darauf an, die entscheidenden Eigenschaften zu bestimmen und vereinfacht
darzustellen.

AnschlieRend werden der(die) Fahrzeugregler bzw. die Fahrsituation(en) ausgewahilt,
fur deren Beherrschung die EMB-Aktuatorik im Vergleich zur Hydraulik die grof3ten
Probleme mit sich bringt. An Hand der konkretisierten Problemstellung werden
potentiell in Frage kommende Regelungen fir ein EMB formuliert und auf ihre
Leistungsfahigkeit untersucht. Soweit sinnvoll erfolgen Praxistests, teilweise auch im
Vergleich zur Hydraulik.

Aus Griinden der Zuverlassigkeit und Wirtschaftlichkeit wird nur heute schon
eingesetzte Sensorik verwendet plus der zur Regelung der Aktuatoren notwendigen
Sensoren.




2 Fahrzeugbeschreibung

2.1 Allgemeine Fahrzeugeigenschaften

2.1.1 Reifenmodell

Im Folgenden wird ein einfaches Reifenmodell vorgestellt, das alleine aus der
Unterscheidung zwischen Haft- und Gleitreibung und unter Bertcksichtigung weniger
einfacher Verformungsvorgange des Reifens dessen grundlegenden
Reibeigenschaften erklart; dieses Reifenmodell wird Birstenmodell ([FRO27])
genannt.

Dreht sich ein Rad langsamer als im freirollenden Zustand, entsteht Bremsschlupf S.
Dieser wird definiert als Verhdltnis zwischen der Differenz  aus
Fahrzeuggeschwindigkeit ve,;, minus Radgeschwindigkeit vg.,s und der Fahrzeug-
geschwindigkeit, Gl. 2.1.1.a:

74 -V
S=_f9 "Rad Gl.2.1.1.a

VFzg

In Abbildung 2.1.1a ist ein gebremstes Rad dargestellt; die folgenden Ausfiihrungen
gelten analog auch fiir den Antriebsfall. Das Fahrzeug bewegt sich nach links, der
Untergrund sowie etwas langsamer die Reifenteile in der Radaufstandsflache bewegen
sich vom Fahrzeug aus gesehen nach rechts.

VF-!E ifen

AW\ \2ZW11
—

VUntergrund

Haftbereich Gleithereich

m— enutze Bremskraft

—— Reifenaufstandskraft
S TEEEEE miagliche Gleitreibung

- — - — magliche Haftreibung

Kraft

Abb.2.1.1.a Birstenmodell des Reifens




Die Profilelemente setzen links auf den Asphalt auf, wobei sie zundchst noch keine
Langskraft Ubertragen. Auf ihrem Weg durch die erste Halfte der Reifen-
aufstandsflache, auch Reifenlatsch genannt, werden die Profilelemente zunehmend
auf den Untergrund gepresst. Auf Grund der Geschwindigkeitsdifferenz werden sie auf
ihrem Weg durch den Reifenlatsch linear mit dem Weg ausgelenkt, solange sie am
Untergrund haften. Bei weiterer Auslenkung tritt Gleitreibung ein.

Nimmt man ein lineares Federgesetz fur diese Profilelementauslenkung an, so steigt
die Ubertragene Bremskraft im Haftbereich linear mit dem Weg durch den Reifenlatsch
an. Gleichung 2.1.1.b gilt nur im Haftbereich des Reifenlatsches und gibt die lokale
Bremskraft pro Latschlange F(x) an.

%4 V..
FLok (X): Al]:Praﬁl :Mamprofj/ Gl 21.1b

VRe/f

Dabei ist Cp,f die Auslenkungssteifigkeit pro Latschlange der Profilelemente, 4 ist die
Auslenkung des Profilelements bis zu seiner Position x, gerechnet ab dem Eintritt in
den Reifenlatsch. vgung ist gegengleich der Geschwindigkeit, mit der sich das
Fahrzeug bewegt, Vreirist gegengleich der Geschwindigkeit, mit der sich das Fahrzeug
bei der gegebenen Raddrehzahl bewegen wirde, wenn kein Bremsschlupf vorhanden
ware (siehe auch Abbildung 2.1.1.a).

Das Reifenverhalten ist hier vom Faktor (Vemung- Vreir) / Vrseir DEStimmt, was oft als
Schlupfdefinition verwandt wird. Diese Definition ist gleichwertig mit Gleichung 2.1.1.a
und kann in diese Uberfuhrt werden. Beide geben keine Absolutgeschwindigkeiten
sondern relative Geschwindigkeitsverhéaltnisse zwischen Reifen und Untergrund an. Da
sich die letzte Definition im Werteumfang bis Unendlich bewegt, wird in dieser Arbeit
die Ubersichtlichere erste Darstellung verwendet mit einem Wertebereich zwischen
Null und Eins bzw. 0 und 100% Bremsschlupf. Gegebenenfalls wird der Schlupf auch
als absolute Abweichung zwischen Rad und Fahrzeuggeschwindigkeit (Vgung- Vreir)
angegeben, wo diese Darstellung tibersichtlicher erscheint.

Das Haftvermogen (pro Latschlange) wird proportional zu der Reifenaufstandskraft
(pro Latschlange) mit einem Haftreibwert py.; = 1,8 angenommen (siehe Abb. 2.1.1.a.,
Kurve ,mogliche Haftreibung’). Die lokale Reifenaufstandskraft (ebenfalls pro
Latschlange) ist dabei proportional zu der Verformung des Reifens angenommen, die
er durch seine Abplattung aus der kreisrunden Form erféahrt (siehe Abb. 2.1.1.a, Kurve
,Reifenaufstandskraft’).

Die geringere mdogliche Gleitreibung wird ebenfalls proportional zur Aufstandskraft
angenommen, (Abb. 2.1.1.a, Kurve ,mogliche Gleitreibung‘). Der verwendete
Gleitreibwert g = 0,9 betragt in der Darstellung die Halfte des Haftreibwertes pyan.

Der Ubergang von Haftreibung (mit linearer Profilelement-Auslenkung) zu Gleitreibung
erfolgt an der Stelle, an der die Kurve, die die tatsachlich genutzte Bremskraft (pro
Latschlange) beschreibt, auf die Kurve springt, die die mogliche Gleitreibung
beschreibt.

Die Bremskraft pro Latschlange wird Uber den gesamten Reifenlatsch aufintegriert.
Das Ergebnis, normiert durch die Aufstandskraft, gibt den Haftwert 1 des Reifens an.
Mit den oben angefiihrten Parametern fir pge; und Uqay, die fir trockenen Asphalt
realistisch sind, ergibt sich nachfolgende p-Schlupf-Kurve (Abb. 2.1.1.b).
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Schlupf

Abb. 2.1.1.b  p-Schlupf-Kurve aus dem Burstenmodell

Auf der Abszisse sind keine Zahlenwerte aufgetragen, da die Skalierung direkt von der
Steifigkeit der Profilelemente abhangt. Fir die meisten Reifen liegt das Maximum der
Kurve bei einem Schlupf um 10%.

Ahnliche Uberlegungen gelten fiir einen quer belasteten Reifen, mit dem Unterschied,
dass die Profilelemente quer zur Fahrtrichtung ausgelenkt werden. Fur den
Querschlupf gibt es im Wesentlichen drei verschiedene Definitionsmaoglichkeiten.

Erstens kann unter Querschlupf der Quotient zwischen der Geschwindigkeit senkrecht
zur Radebene und dem Geschwindigkeitsbetrag im Reifenaufstandspunkt verstanden
werden. Bei dieser Schlupfdefinition fiihrt ein querstehendes Rad zu einem Schlupf
von Eins, ein geradeaus rollendes Rad zu einem Schlupf von Null.

Zweitens kann unter Querschlupf der Quotienten aus der Geschwindigkeit senkrecht
und parallel zur Radebene verstanden werden. Hier fihrt ein querstehendes Rad zu
unendlichem Schlupf, ein geradeaus rollendes Rad zu Schlupf Null.

Drittens kann der Querschlupfes durch den Winkel aausgedriickt werden, den die
Radebene mit der Bewegungsrichtung des Fahrzeugs im Radaufstandspunkt
einschliet. Dieser Winkel hei3t Schraglaufwinkel. Ausser in extremsten
Fahrsituationen wird ein Schraglaufwinkel von 10° nicht Uberschritten. Daher gilt fast
immer folgende Naherung, die die zweite mit der dritten Schlupfdefinition gleichsetzt:

S=tana=a Gl.2.1.1b

Der Schréaglaufwinkel ist eine anschauliche Gr63e, weswegen er sich allgemein als
Wert fur den Querschlupf durchgesetzt hat.

In den nachfolgenden Abbildungen 2.1.1.c, d sind typische p-Schlupf-Kurven gezeigt,
die mittels einer heuristischen Formel berechnet sind, die sehr realitdtsnahe
Ergebnisse liefert [PAC87]. Zusatzlich zu dem Fall verschwindenden
Schréaglaufwinkels (a = 0) sind auch Kurvenverlaufe querbelasteter Reifen dargestellt.
Die ersten Kurven (Abb. 2.1.1.c) zeigen die Abhéangigkeit der Langskrafte vom
Langsschlupf bei festem Schraglaufwinkel, die zweiten Kurven (Abb. 2.1.1.d) die
Abhangigkeit der Querkrafte vom Langsschlupf bei festem Schraglaufwinkel. Es ist zu
erkennen, wie die Seitenfihrung der Reifen bei zunehmendem Langsschlupf
verschwindet. Aus dieser Eigenschaft werden in Kapitel 2.1.2 Folgerungen gezogen.
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Langsschlupf (%0)

Abb. 2.1.1.c  p-Schlupf-Kurven, Langskraft in Abhangigkeit vom Langsschlupf bei
verschiedenen Schraglaufwinkeln  a =0°, 2°, 4°...14°

1.2

Querkraft ()

0 20 40 60 80 100

Langsschlupf (%)

Abb. 2.1.1.d  p-Schlupf-Kurven, Querkraft in Abhangigkeit vom Langsschlupf bei
verschiedenen Schraglaufwinkeln  a =0°, 2°, 4°...14°

Die Kurve flur Schraglaufwinkel a = 0 weicht etwas von der Kurve der Modellrechnung
ab. Insbesondere weist sie bei hohem Schlupf (ab ca. 30%) noch einen deutlich
negativen Gradienten auf, zudem ist sie “verrundeter” als die Kurve aus der
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Modellrechnung. Die Abweichungen lassen sich durch Vereinfachungen des Modells
begriinden:

Das Modell kennt keine Profilelementauslenkungen im ungebremsten Fall. Die
Profilelemente sind jedoch auch ohne Bremskrafte verspannt, da sie beim Aufsetzen
nach vorne und beim Verlassen des Reifenlatsches nach hinten ausgelenkt werden; es
sind also immer Zug- und Schubkrafte vorhanden. Im ungebremsten Zustand heben
sie sich in Summe bis auf den Rollwiderstand weg. Auch die Verteilung des
Anpressdrucks der Profilelemente auf den Untergrund ist wesentlich komplizierter als
im vereinfachten Modell.

Die Reibungskrafte sind proportional den Aufstandskréften angenommen. Tatsé&chlich
fuhrt eine Zunahme der Aufstandskrafte nur zu einer degressiven Erhohung der
Ubertragbaren Reibkrafte. Zudem wird nur zwischen zwei Reibungszustanden -
Haftreibung und Gleitreibung- unterschieden.

Genauere Untersuchungen zum Thema Gummireibung zeigen, dass eine derart
einfache Betrachtung nur bedingt die Realitat widerspiegelt. Allgemein wird bei
Gummireibung auf festen Oberflachen zwischen einem Adhéasions- und einem
Hystereseanteil der Reibung unterschieden , wobei beide Terme mehr oder weniger
gleitgeschwindigkeitsabhangig sein konnen [SCH66], [SCH68] , [KLU98]. Es gibt eine
Vielzahl mehr oder weniger unterschiedlicher Erklarungsansatze dieser beiden
Reibungsarten, von denen einige Beispiele angesprochen werden sollen. Einen
interessanten Einblick in Reifeneigenschaften und die Zielkonflikte bei deren
Herstellung gibt [VILO1].

Die Modelle erklaren flieRende Ubergange von Haft- zu Gleitreibung sowie
Geschwindigkeitsabhangigkeiten. Daneben zeigen sie, dass die Gleitreibung der
Haftreibung je nach Oberflachenbeschaffenheit in etwa gleich sein kann, aber auch
deutlich niedriger liegen kann, z.B. auf Oberflachen mit geringer Rauhigkeit.

" Der Adhasionsanteil kann durch adhasive Polymer-Untergrund-Bindungen erklart werden,
wobei bei auftretendem Schlupf ein periodisches Offnen und SchlieBen der Bindungen
stattfindet [LEO90]. Dabei ist bis zu einer gewissen Gleitgeschwindigkeit die mittlere Zeitdauer,
wahrend der eine Bindung gedffnet ist, vernachlassigbar gegeniiber der Zeitdauer, wahrend der
sie geschlossen ist. Es stellt sich in diesem Gleitgeschwindigkeitsbereich eine weitgehend
konstante Kraft ein. Eine andere Modellvorstellung [PER97] startet mit der Annahme, dass
grundsatzlich Oberflachenrauhigkeiten vorhanden sind und der Reifengummi seine
Oberflachenenergie verkleinern kann, indem er sich mit diesen Rauhigkeiten verzahnt. Dieses
Verzahnen kann je nach Gummieigenschaften nicht beliebig schnell und tber beliebig grol3e
Langen stattfinden. Es ergibt sich auch hier ein gewisser Geschwindigkeitsbereich, in dem die
Adhéasionsreibung weitgehend konstant bleibt bzw. zunéchst ansteigt und anschlieRend abfallt.
Der Abfall der Adhasionsreibung tritt typischer Weise bei 10* bis 10 m/s auf und kann von
beiden Modellen nachgebildet werden.

Modellvorstellungen [HEI97] der Hysteresereibung setzen eine Rauhigkeit des Untergrundes
voraus, so dass der Gummi sich beim Gleiten Uber die Oberflache wiederholt verformt. Da
Gummi viskoelastisch ist und somit eine innere Dampfung besitzt, wird bei diesem Prozess
Energie in Warme umgewandelt, es wird ein Reibwiderstand begriindet. Die Lage und Hoéhe des
Reibmaximums hangt von der Rauhigkeit des Untergrundes und den Eigenschaften des
Gummis ab. Das Maximum der Hysteresereibung liegt typisch bei Gleitgeschwindigkeiten in der
GroRRenordnung von 1 m/s.
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Fur einen Radschlupfregler wie z.B. ein ABS bedeutet das, dass bei mechanisch
glatten Oberflachen mit einer grof3eren relativen Haftiberh6hung gerechnet werden

muss als auf rauhen Fahrbahnen.

Bei in der Praxis vorkommenden Fahrbahnbelagen (Abb. 2.1.1.e) geht eine
mechanisch glatte Oberflachen mit geringer Hysteresereibung auch immer mit einer
geringen Adhéasionsreibung einher. Ein sehr niedriges Druckniveau bei Blockierbeginn
kann daher als Hinweis auf eine mogliche grol3e relative Reibwertiiberhéhung, d.h.
einen grof3en relativen Unterschied zwischen Haft- und Gleitreibung, genutzt werden.
Glatteis zeigt beispielsweise dieses Verhalten sehr ausgepragt, hier kann die Reibung
des blockierten Rades gegentiber dem Haftmaximum um ca. 50% absinken.

1.4

1.2+
trocken, 2 mm Profil

- ~  ‘trecken, 8 mm Profil -
o trocken, Winterreifen, 7.8 mm Profil |
0.8 |
= naR,Mischung I, 8 mm Profil
0.6 nafd, 8 mm Profil q
nald, 2 mm Profil
naf3,Mischung I, 8 mm Profil
0.4 i 1
[H‘,’,’ e _Eis, rauh, Winterreifen, 7.8 mm Profil

0.2 W
y Eis, rauh, 8 mm Profil

0O 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
Schiupf (%)

Abb. 2.1.1.e p-Schlupf-Kurven verschiedener Reifen

Die Kurven in Abbildung 2.2.1.e gelten fur einen Sommerreifen mit einer bestimmten
(Gummi-)Mischung und einem bestimmten Profil, sofern nicht anderes angegeben ist

(eine andere Mischung | oder Il bzw. ein Winterreifen).
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2.1.2 Lenkverhalten am Beispiel des Einspurmodells

Es wird ein einfaches Fahrzeugmodell vorgestellt, das zur Erklarung der
grundlegenden Lenkeigenschaften eines zweiachsigen Fahrzeuges geeignet ist.

Der Schwerpunkt des Modells (Abb. 2.1.2.a) liegt auf der Fahrbahnoberflache, so dass
Beschleunigungskrafte in Langs- und Querrichtung keinen Hebelarm gegentuber der
Fahrbahnoberflache haben. Daher flhrt Langsbechleunigung zu keinem Nicken und
Querbeschleunigung keinem Wanken (Drehungen um die Quer- bzw. Hochachse).
Ebensowenig kommt es zu dynamischen Radlastverlagerungen (Anderungen der
Radaufstandskraft auf Grund von Langs- oder Querbeschleunigung). Das
Fahrzeugmodell verfigt Gber nur eine Fahrspur, d.h. Uber nur einen Vorder- und
Hinterreifen.

Cvh : Schraglaufsteifigkeit vorne/hinten

Ay : Schraglaufwinkel vorne/hinten

Vih : Geschwindigkeit vorne/hinten

lun : Schwerpunktsabstand nach vorne/hinten

R,, :Abstand Momentanpol zu Vorder-/Hinterrad
Fsvsu : Seitenkraft vorne/hinten

. Zentripetalkraft im Schwerpunkt

: Abstand Momentanpol zu Schwerpunkt

: Schwimmwinkel

: Schwerpunktsgeschwindigkeit

: Gierwinkel

: Giergeschwindigkeit

: Lenkwinkel

: Radstand

: Fahrzeugtragheitsmoment um Hochachse
: Fahrzeugmasse

IO -oOERRSD™IMN
T

Abb. 2.1.2.a Das Einspurmodell
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Die Reifenquerkrafte werden proportional zu dem Schraglaufwinkel angenommen, der
Proportionalitétsfaktor ist die Schraglaufsteifigkeit. Die Annahme von linearen
Einzelsystemen fir die Reifen fihrt in ihrer Kombination nicht zu einem linearen
Gesamtsystem Fahrzeug, insofern ist der ubliche Begriff lineares Einspurmodell’
irrefihrend.

Die Berechnungen starten mit dem Momentengleichgewicht um die Hochachse. Fir
kleine Lenkwinkel gilt:

OW=F, U, -F,U, Gl.2.12.a
Zweite Startgleichung ist das Kraftegleichgewicht im Schwerpunkt:

miy+B)=F, +F,, Gl.2.1.2.b
In diese Gleichungen wird das lineare Reifenmodell eingesetzt:

FSV = CV |ﬁv F

o = C, Lo, Gl. 2.1.2.c
Ebenfalls eingesetzt wird die fur kleine Lenkwinkel und Giergeschwindigkeiten gultige
Néaherung fur die Schraglaufwinkel:

[ y [
a :6-,6-(”‘/” a, :-,6+% Gl.2.1.2d e

Das flhrt zu folgenden Bewegungsgleichungen:
le/DB+£MmDV2+cV 0, -c,0,)dy+(c,+c,)[B-c,[6=0 Gl.2.1.2f
v

O+, I +¢, ) -(c,0,-¢,0,)B-¢, 1, 5=0  Gl.212g
Vv

Fur die stationare Kreisfahrt, d.h. flr den Fall dass gilt ¥ =0 und B =0, und wenn

der Lenkwinkel o durch das Verhdltnis aus Lenkradwinkel und Lenkubersetzung,
OLen’ILenk » @Usgedriickt wird, flhrt dieser Ansatz zu:

QU. = v Gl. 2.1.2.h
6Lenk/ILenk /+ gn[(Ch |]h B Cv Uv)ajlz
D llj:v IJh D

wobei

—_ |:| .
Em[(c,, i, -c, UV)D:_. G Gl.2.1.2.i
o /el 0

Dieses  Verhéltnis  von Giergeschwindigkeit  zu Lenkradwinkel heil3t
Gierverstarkungsfaktor, EG ist der Eigenlenkgradient. Der Gierverstarkungsfaktor
beschreibt, wie schnell sich das Fahrzeug bei einem bestimmten Lenkwinkel stationar
um die Hochachse dreht. Der Eigenlenkgradient gibt an, ob es sich um ein unter-,
Uber- oder neutralsteuerndes Fahrzeug handelt.
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Ein Eigenlenkgradient von Null bedeutet, dass der Gierverstarkungsfaktor genau linear
mit der Geschwindigkeit anwéchst (Abb. 2.1.2.b, Kurve ,neutralsteuernd’). Ein
derartiges Fahrzeug wiurde sich stationar so verhalten, als ob es “auf Schienen” flhre,
d.h. es wirde sich unabhangig von der Geschwindigkeit neben dem durch den Fahrer
vorgegebenen Lenkwinkel kein Eigenlenkeffekt bemerkbar machen.

Wenn EG > 0 ist, d.h. cylh-cl, > 0, flhrt Querkraft vorne zu einem groRReren
Schréaglaufwinkel als hinten, d.h. das Fahrzeug untersteuert. Ist EG < 0 liegt der
umgekehrte Effekt vor. Die Reaktion auf Lenkbefehle verstéarkt sich und das Fahrzeug
Ubersteuert.  Dieser Effekt ist selbstverstarkend und nimmt mit zunehmender
Fahrgeschwindigkeit Uberproportional zu: Querkréafte verkleinern den Kurvenradius
und vergrofRern sich dadurch selbst.

4
3.5F i
I””
3 [ : ’/ -
. P
- i Ubersteuernd el
(2] .
3 25F ' el ]
,l
2 -~
e -~
e |- ’ -
:EE 2 ”/‘
(2 .~ neutralsteuernd
() >
b | P i
o 15 L
ry Cd
(O] . »”°
1”,
1r R B
K] ’l
e
QR 4 —
05 P untersteuernd
. r > |
O | | | | | |
0 20 40 60 80 100 120 140

Geschwindigkeit (km/h)

Abb. 2.1.2.b  Typische Gierverstarkungen bei neutralem, Gber- und untersteuerndem
Eigenlenkverhalten

Im realen Fahrzeug werden meist vier gleiche Reifen verwendet, so dass die
Schréaglaufsteifigkeiten der Reifen vorne und hinten gleich grof3 sind. Die Réader
kénnen jedoch ihre Spur (d.h. den Einschlagwinkel) unter Querkraft andern. Das
erreicht man durch gezielt verwendete Elastizitdten in Lenkung und Achsen sowie
durch die Geometrie der Radaufhdngungen, die bei Seitenneigung des Fahrzeugs zu
Spuranderungen fiihren kann. Diese beiden Effekte nennt man Elastokinematik und
Kinematik.

Die Spuranderungen miissen nicht explizit betrachtet werden, sondern kénnen gemar3
ihrer Wirkung in die Schraglaufsteifigkeiten mit eingerechnet werden, es sind dann die
so genannten wirksamen Schraglaufsteifigkeiten in die Gleichungen einzusetzen.
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Allgemein fihrt an der Vorderachse vor allem die Lenkungselastizitit zu einem
Nachgeben des Lenkungseinschlages unter Querkraft, so dass die wirksame
Schréaglaufsteifigkeit niedriger liegt als die Schraglaufsteifigkeit des Reifens.
Umgekehrt besitzen die meisten Hinterachse eine (Elasto-)Kinematik, die unter
Querkraft das Rad zusétzlich schrag stellt und die wirksame Schraglaufsteifigkeit tber
die Schraglaufsteifigkeit des Reifens anhebt. Dadurch wird im Wesentlichen die heute
Ubliche untersteuernde Auslegung der Fahrzeuge sichergestellt.

Fur Radschlupfregler bedeutet das: Da je nach eingestelltem Langsschlupf die
Schraglaufsteifigkeit mit verandert wird (Kap. 2.1.1), kann schon weit vor einem
Blockieren einzelner Rader das Lenkverhalten eines Fahrzeuges deutlich beeinflusst
werden. Diese Veranderungen des Eigenlenkverhaltens sollten nicht zu signifikant
sein, um den Fahrer durch das veranderte Fahrverhalten nicht zu Uberfordern.
Insbesondere ein Uberbremsen der Hinterachse wird wegen der Schleudergefahr
durch plotzliches Ubersteuern als kritisch angesehen.

Andererseits kann gezieltes Uberbremsen an bestimmten Radern helfen, ein auRer
Kontrolle geratendes Fahrzeug zu stabilisieren. Dabei wird ausgenutzt, dass durch die
Herabsetzung der Seitenfihrungskraft und die eingebrachte L&ngskraft ein
Drehmoment auf das Fahrzeug bewirkt werden kann. Die ldentifikation eines kritischen
Fahrzustandes kann durch einen Fahrdynamikregler erfolgen, der in dieser Arbeit nicht
behandelt wird. Das Einstellen eines erwiinschten tberhdhten Langsschlupfes jenseits
des Haftmaximums wird jedoch im Rahmen dieser Arbeit untersucht.
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2.1.3 Die Aussagekraft von Raddrehzahlmessungen

Aus dem vom Raddrehzahlsensor gelieferten Signal wird Gber den Radradius auf die
Geschwindigkeit des Reifengirtels geschlossen, um den Schlupfzustand des Reifens
abzuschatzen. Durch dynamische Vorgéange ist der errechnete Wert wahrend
Einschwingvorgdngen fehlerbehaftet: Der Raddrehzahlsensor misst nur den
Drehzahlunterschied zwischen seinem Montageort, d.h. einem Fahrwerksteil, und dem
Verbund Felge-Bremsscheibe. Die Reifenverformung sowie Auslenkvorgange der in
Gummielementen gelagerten Fahrwerksteile kénnen einen erheblichen Fehler
verursachen.

Ziel ist es, abzuschatzen, wie gro3 die Verfadlschungen der gemessenen
Raddrehzahlwerte werden kénnen, um damit ein Toleranzband festzulegen. Als grofite
interessierende Anregung wird der Fall einer einmalig mit héchstmoglicher Dynamik
zuspannenden Bremsanlage untersucht.

Fahrwerksschwingungen auf Grund periodischer Anregungen sollen nicht
grundsatzlich im Toleranzband berlcksichtigt werden. Sie kdnnen zwar hoéhere
Amplituden erreichen als bei einmaliger Anregung, sie sind jedoch ein Sonderfall, der
entweder durch periodische Fahrbahnanregungen der entsprechenden Frequenz oder
durch eine ungunstige, das Fahrwerk aufschwingende Radschlupfregelung verursacht
wird. Letzteres sollte von einem geeigneten Radschlupfregler vermieden werden; der
erste Fall periodischer Fahrbahnanregungen tritt selten auf. Es genligen daher Zusatz-
algorithmen, die erst bei erkanntem Auftreten von Fahrwerksschwingungen
eingreifen. In der erstellten Software ist eine Schwingungserkennung und -Behandlung
implementiert, die groberes Fehlverhalten fir ein Protypenstadium ausreichend
verhindert. Sie ist jedoch kein wesentlicher Bestandteil dieser Arbeit und wird nicht
vorgestellt.

Es wird nicht versucht, einen Algorithmus zu entwerfen, der im Fahrzeug Uber ein
Toleranzband hinaus die Amplitude und Phasenlage der Fahrwerksbewegungen
berechnet, um damit Aussagen Uber die momentane Signalverfalschung zu treffen.
Dies deshalb nicht, da sich am Fahrzeug die bestimmenden Systemeigenschaften
andern koénnen, z.B. durch Alterung bzw. Temperaturschwankungen der Fahrwerks-
gummielemente, Reifendruckdnderungen und die Montage unterschiedlicher
Radtypen.

Zudem nimmt mit wachsender Auslenkung der Fehler durch die lineare Beschreibung
des Gummielements zu. Tatsachlich besitzt dieses eine progressive Federkennung
und einen mechanischen Endanschlag, was eine amplitudenabhangige
Resonanzfrequenz bewirkt.

Das Gesamtsystem Radaufhangung wird in drei Teilsysteme zerlegt (Abb. 2.1.3.a).
Teilsystem A beschreibt die Kraftibertragung vom Reifengirtel auf den Untergrund,
Teilsystem B die rotatorische Bewegung zwischen Felge und Reifengurtel und
Teilsystem C die translatorische Bewegung in Fahrzeuglangsrichtung zwischen
Fahrwerksteilen und Karosseriekdrper.
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Ersatzsystem C:

Masse D
Ersatzsystem A: /(Karossene)
Tragheit A . | Eeder.
(Reifengrtel) )
<« Dampfer
C
lineares Masse C

Reifenkennfeld (Rad+Rad-
aufhangung)

Ersatzsystem B: _
Tragheit A

& (Reifengirtel)

Tragheit B
(Felge)

Feder-
Dampfer

Abb.2.1.3.a Zerlegung des Systems Rad-Radaufhangung in Teilsysteme

Tragheit A ( @,) ist das Tragheitsmoment des Reifengirtels, Tragheit B (&) ist das
Tragheitsmoment der Felge (mit Radnabe und Bremsscheibe), Masse C (m,) ist die
Masse aller an Longitudinalbewegungen beteiligten Fahrwerkskomponenten (d.h.
Reifen mit Felge, Bremsscheibe und -sattel , Radnabe und Anteile der Aufhdngung),
Masse D (mp) ist die Masse der Karosserie. ks und Dg sind die Torsionssteifigkeit und
Torsionsdampfung der Verwindung zwischen Reifengurtel und Felge. kc; und D sind
die Federharte und die Dampfung der Longitudinalbewegungen der Radaufhangung.
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Fur die Teilsysteme wird mit folgenden Tragheiten bzw. Massen gerechnet:
@, = 0,5 kglth? Gz = 0,5 kglh? m.=35kg mp==Kkg
Fir die Torsions- bzw. Kompressionssteifigkeiten der Federelemente gilt:

k= 410° Nm/rad  kc= 15110° N/m

Das Teilsystem A hat eine linearisierte Reifenkennlinie mit Steigung k. (Unter
Reifenkennlinie soll hier eine besondere Darstellungsform der p-Schlupf-Kurve
verstanden werden, die auf der y-Achse absolute Krafte bzw. Radmomente und nicht
H-Werte zeigt, auf der x-Achse wird entweder der Schlupf oder die Radgeschwindigkeit
angegeben.):

ka=750 N/ %
Als Dampfung werden folgende Werte eingesetzt:
Dg=90 Nm / (radS* ) Dc=1200N/(ms™)

Die oben angefiihrten Werte sind Schatzwerte, ein Vergleich mit Angaben fir ein
anderes Fahrzeug zeigt dort &hnliche GrolRen [SHA98]. Zur Umrechnung von
Winkelgeschwindigkeit in Geschwindigkeit wird der Radradius r verwendet:

r=0,307 m

Bei allen folgenden Beschreibungen bedeutet positives Vorzeichen immer eine
Auslenkung oder Beschleunigung nach vorne bzw. in Drehrichtung bei Vorwartsfahrt.

Zunachst wird das Radsystem, beschrieben durch Ersatzsystem A und B, betrachtet.
Es wird vom eingeschwungenen Zustand ausgegangen, Gurtel und Felge drehen sich
mit gleicher Geschwindigkeit, der Schlupf ist gleich Null.

Auf das Zwei-Kdrper-Schwingersystem (Ersatzsystem B) wirken zwei extern
verursachte Momente ein. Auf die Felge wirkt das Bremsmoment Mg.ems(t). ES wird als
Rampenfunktion genahert, die innerhalb von 150 ms von Null bis auf den Maximalwert
ansteigt und dort konstant bleibt. Das erreichte Niveau, 87,3 bar Bremsduck oder
-1842 Nm Bremsmoment, entspricht der Radblockiergrenze eines Vorderrades auf
sehr griffigem Untergrund. Dies ist die maximale relevante Anregung auf das System,
der gewaéhlte Gradient entspricht dem maximalen Bremsmomentgradienten, den die
Aktuatoren verursachen kdnnen: -12280 Nm/s.

Kyons @ fir t0O,t
Maune (0= 0"

. Gl. 2.1.3.a
|j<Brems |]Stop f ur tD tStop ;00

Mit tsiop = 0,15'S;  Keyems = -12280 Nm/s

Auf den Reifengurtel (Ersatzsystem A) wirkt neben den Feder-Dampfer-Kréaften das
Reibmoment  Mgu,. Der Radschlupf kann berechnet werden aus der
Drehgeschwindigkeit des Reifengirtels dg/dt mal Radradius r, aus der
Geschwindigkeit der Radaufhangung dx/dt und aus der Geschwindigkeit des
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Fahrzeugs dXxg,/dl. Die Fahrzeugmasse wird vereinfachend als unendlich
angenommen, die Fahrzeuggeschwindigkeit bleibt dadurch konstant.

(— ¢, [T
M. =k, 2225 000 Gl.2.1.3b
XFzg

Damit lassen sich die Bewegungsgleichungen der beiden Tragheiten in
Ersatzsystem B aufstellen:

Op ) =Maps O+ [0 ()-8, (0] ks + [0, (0)- ,O]D, Gl 2.13.c
Op B, =My (- [05(0-0 (0] ks ~[650)-¢ (0], Gl 2.1.3.d

Auf die Radaufhdngung mit Masse mc wirken Kréfte vom Rad und Uber die Feder-
Dampfer-Wirkung der Achsgummis von der Karosserie, die Variable x steht in der
folgenden Differentialgleichung fir die Position der Radaufhangung.

mg X = (XFzg - X)k. + (X, = X)(D. —Mg,,.. & Gl. 2.1.3.e

Fzg

Mcrung KOppelt die beiden Schwingsysteme. Die Simulation des Systems fihrt zu einer
maximalen Verfalschung der Messwerte der Radgeschwindigkeit von ca. 0,5 m/s. Die
Abbildungen 2.1.3.b-d zeigen die Ergebnisse der Simulation.

Abbildung 2.1.3.b zeigt den zu Grunde gelegten Bremsdruckverlauf. Abbildung 2.3.1.c
gibt die tatsachliche Geschwindigkeit des Reifengiirtels sowie die aus der gemessenen
Raddrehzahl berechenbare Geschwindigkeit an.

Die Abweichungen zwischen gemessener und tatséchlicher Geschwindigkeit zeigt
Abbildung 2.1.3.d, und zwar einmal die Gesamtabweichung als auch die Aufteilung
des Messfehlers nach der Ursache, d.h. Verwindung des Reifens und
Aufhangungselastizitaten.

100

80~ a

—— Bremsdruckwverlauf

(o2}
o
T

Bremsdruck (bar)
N
o
T

20+ -

0
0O 005 01 015 02 025 03 035 04 045 05
Zeit (s)

Abb.2.1.3.b  Angenommener Bremsdruckverlauf
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Abb. 2.1.3.c  Geschwindigkeiten von Reifengirtel und Sensor
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Abb. 2.1.3.d  Geschwindigkeitsverfalschungen durch die Teilsysteme

Die Simulation wurde unter verschiedenen Bedingungen wiederholt. Die wesentliche
Ursache fur die Verfalschung der Geschwindigkeit ist die Fahrwerkselastizitat. Die vom
Rad auf den Untergrund Ubertragene Kraft kann hingegen trotz der Reifenelastizitéten
nahezu simultan dem eingebrachten Bremsmoment folgen. Daher &ndert sich der
Messfehler kaum mit Anderungen der Fahrgeschwindigkeit von 100 auf 30 km/h oder
mit dem deutlichen Veradndern der Reifeneigenschaften, wenn Dampfung,
Torsionssteifigkeit und Reifenkennliniensteigung um z.B. 50% vergrof3ert werden
(Abb. 2.1.3.e).

Bei Verkleinerung des Bremsmomentgradienten, d.h. wenn die Bremse langsamer
zuspannt als in den anfanglichen Berechnung angenommen, verringert sich die
Schwingungsanregung und dadurch der Geschwindigkeitsmessfehler. Das
Toleranzband koénnte dann in Abhangigkeit von der Zuspanngeschwindigkeit
entsprechend kleiner gewahlt werden.
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In der Praxis ist das jedoch nicht unbedingt vorteilhaft, da mit einem groéReren
Toleranzband ein ungerechtfertigter Eintritt in die Radschlupfregelung, z.B. bei
Raddrehzahlschwankungen durch Bodenunebenheiten, unwahrscheinlicher wird.
Zudem stort bei langsamem Zuspannen der Bremse ein Toleranzband, das etwas
groBer als unbedingt notwendig ist, hinsichtlich der Radgeschwindigkeitseinbriiche
beim Anbremsen kaum. Die Drehzahl des Aktuatorantriebes liegt niedriger als bei
maximaler  Zuspanngeschwindigkeit, eine  Drehrichtungsumkehr und  der
Bremsdruckabbau kann schneller erfolgen. Ein etwas verspateter Reglereingriff wird
so ausgeglichen.

Nach erkanntem Regelbeginn wird das Toleranzband fur eine sensiblere
Radschlupfregelung verkleinert; gewohnlich treten nun geringere schwingungs-
anregende Bremsmomentenéanderungen als beim Anbremsen auf. Fehleingriffe durch
Fahrbahnstorungen fallen weniger ins Gewicht als beim Anbremsen: Der Arbeitspunkt
des Radschlupfreglers entspricht nun bereits dem Fahrbahnreibwert, es kommt (bei
einem geeigneten Radschlupfregler) nur zu kurzzeitigen Solldruckkorrekturen, so
lange die Storung anhalt; es erfolgt jedoch keine Fehlschatzung des Arbeitspunkts.

03 T T T T T T T
—— Verfalschung urspringlich (bei 100 km/h)
—— Verfalschung bei 30 km/h

0.2¢ ==+ Verfalschung bei 50% steiferem Reifen und Reifenkennfeld | |
------ Verfalschung bei halbierter Druckaufbaugeschwindigkeit

MelRwertverfalschung (m/s)

_0-5 L L L L L L L L L

0 005 01 015 02 025 03 035 04 045 05
Zeit (s)

Abb. 2.1.3.e  Geschwindigkeitsverfalschungen bei unterschiedlichen Randbedingungen

Die bisherigen Uberlegungen gelten fiir die Vorderachse. Hinterachsen sind im
Allgemeinen deutlich steifer gefihrt, daher sind hier die Geschwindigkeits-
verfalschungen durch Elastizitdten geringer. Allerdings sind Hinterachsen haufig an
Langslenkern gefuhrt, deren Drehachse parallel zur Raddrehachse liegt, und nicht an
Querlenkern wie die meisten Vorderachsen. Beim Anbremsen federt das Fahrzeug
hinten aus, die Langslenker mit eingebautem Radgeschwindigkeitssensor drehen sich
und verfalschen die gemessene Radgeschwindigkeit. Ein 40 cm langer Langslenker
fuhrt bei einer maximalen Ausfedergeschwindigkeit von 0,5m/s, was einer
Winkelgeschwindigkeit von etwa 70 °/s entspricht, zu einer Geschwindigkeits-
fehlmessung von ca. 0,375 m/s. Dieser Fehler ist den zuvor diskutierten
Abweichungen gegengerichtet, die gemessenen Hinterradgeschwindigkeiten sind bei
plotzlichem Anbremsen genauer sind als die der Vorderrader.
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2.2 Das Fahrzeug mit elektromechanischen Bremszangen

2.2.1 Die Komponenten des Fahrzeugs mit EMB

Die folgende Abbildung 2.2.1.a zeigt die Ausristung des Versuchsfahrzeuges mit den
wesentlichen zur Funktion notwendigen Einbauten. Applikations- und Messeinbauten
sind nicht eingezeichnet, ebensowenig die sichere Spannungsversorgung.

e

- £

; . ] | Radidrehzahl-
__________ . Rechner —_———————— sensor
I___—I____E Grundbremse E__T__—I ktuator mit
R ! @ Drucksensor
: X Querbeschleunigungs-
/ . Rechner I Giergeschwindigkeits- sensor gung
Lenkrad + - __\_d__I hPc\jBS/ ik W ___semsor_ _ _ _ _
Sensor | . Fahrdynami :

Bremspedal +
Sensor

Abb.2.2.1.a  Die Ausristung des Versuchsfahrzeugs

Die Aktuatoren pressen die Bremsbeldage gegen die Bremsscheiben. Dazu werden
ankommende Stellbefehle Uber am Aktuator integrierte Regler in Stellbewegungen
umgesetzt.

Zum Erfassen des Fahrerbremswunsches ist ein Pedalkraftsimulator eingebaut. Er
erzeugt durch eine Feder-Dampfer-Einheit klnstlich die am Pedal gewohnte
Gegenkraft. Eine Betédtigung wird durch mehrere Kraft- und Positionssensoren
detektiert, um die aus Sicherheitsgrinden erwiinschte Redundanz zu erzielen.

Daneben verfugt das Fahrzeug Uber Sensoren, die vor allem von
Radschlupfregelsystemen genutzt werden: Raddrehzahlsensoren, Lenkwinkel-,
Giergeschwindigkeits- und Querbeschleunigungssensor. Fir ein ABS hinreichend sind
die Raddrehzahlsensoren. Die restliche Ausriistung ist vor allem zur Beschreibung
guerdynamischer Vorgange geeignet; sie ist in Fahrzeugen mit Fahrdynamikregelung
Stand der Technik.

Gegenuber Serienfahrzeugen steht der Bremsdruck bzw. die Zuspannkraft des
Aktuators als zusétzliche MessgroRe zur Verfigung. Dieser Sensor ist notwendig, um
die Bremssollwerte des Fahrers bzw. der Fahrzeugregelalgorithmen einstellen zu
kénnen. Zuséatzlich kann diese Information auch allen Fahrzeugreglern zur Verfiigung
gestellt werden.
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Die Rechnerausrustung besteht aus einem "Rechner Grundbremse”, zustandig fir die
Grundfunktionalitat ohne alle Regelalgorithmen, d.h. fir alle zur Bremsbetéatigung
notwendigen Schritte wie Bremspedalsensoraufbereitung und Kommunikation mit den
Radbremsen. Da dieser Rechner nicht ausfallen darf, ist er redundant ausgefihrt, was
in der Skizze nicht dargestellt ist.

Fiur die Fahrzeugregelfunktionen findet eine Einheit "Rechner ABS" Verwendung. Sie
ist Teil des eingesetzten Rapid Prototyping Systems der Firmen Scientific Computers
und DSPace. Das System besteht aus einem Rechner mit FlieRkommaarithmetik,
einer zugehorigen grafischen Programmieroberflache (Matlab/Simulink) und einer
Mess- und Bedienoberflache (ControlDesk) besteht. Diese Oberflache erlaubt
rechnerinterne Daten aufzuzeichnen und Parameter zu andern; der zur
Kommunikation mit dem "Rechner ABS" notwendige zusatzliche Rechner, z.B. ein
Industrie-PC, ist nicht in der Skizze dargestellt.

Zusatzlich besteht die Mdglichkeit, optische oder mechanische Messsysteme (Correvit
bzw. Peisslerrad, nicht eingezeichnet) zur Bestimmung der Geschwindigkeit des
Fahrzeugs tber Grund zu montieren.

Abb.2.2.1.b  Die Mess- und Rechentechnik eines Versuchsfahrzeugs
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Abb.2.2.1.c EMB-Komponenten in der Reserveradmulde eines Versuchsfahrzeugs

Abb.2.2.1.d Messemodell eines Aktuator-Prototypen

Abbildung 2.2.1.b zeigt ein Foto der Messtechnik und Elektronikeinbauten, die nur zu
Entwicklungs- und Messzwecken erforderlich sind. In Abbildung 2.2.1.c sind in der
Ersatzradmulde Teile des eigentlichen EMB-Systems wie zwei 36 Volt Batterien und
die zentrale Recheneinheit zu sehen. Abbildung 2.2.1.d zeigt einen lokalhydraulischen
Aktuator, wahrend Abbildung 1.1.a in der Einleitung einen trockenen, d.h. ohne
hydraulisches Getriebe ausgeriisteten, Aktuator zeigt.
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2.2.2 Vergleich mit hydraulischer Bremsanlage

Fiur Radschlupfregler wie ABS, Fahrdynamikregelung oder Antriebsschlupfregelung ist
es besonders interessant, inwiefern sich bestimmte Bremsdruckverlaufe darstellen
lassen. Begrenzungen ergeben sich jeweils durch den mechanischen und elektrischen
Aufbau der Bremsen.

Die Mechanik einer herkommlichen hydraulischen Bremsanlage ist je nach Ausfiihrung
tauglich fur ABS-, Antriebsschlupf- und Fahrdynamikregelung. Die folgende Abbildung
2.2.2.a zeigt die notwendigen Hardwarekomponenten einer fir ABS und
Antriebsschlupfregelung tauglichen Anlage ohne Elektronikkomponenten. Danach sind
zum Vergleich in Abbildung 2.2.2.b nur die entsprechenden Komponenten einer EMB-
Anlage, ebenfalls ausschlie3lich der Elektroniken, dargestellt.

Abb.2.2.2.a Mechanische Komponenten einer hydraulischen Bremse

1: Riuckschlagventil 2: Einlassventil

3: Auslassventil 4: Umschaltventil

5: Trennventil 6: Niederdruckspeicher
7: Ruckforderpumpenmotor 8: Ruckforderpumpe
9: Druckbegrenzungsventil 10: Bremskraftverstarker
11: Ausgleichsgefar 12: Hauptbremszylinder

13: Hydraulikleitungen
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Abb.2.2.2.b Mechanische Komponenten einer elektromechanischen Bremse

1: Sicherheitsbatterie 2: Pedalkraftsimulator
3: Kabelbaum 4. Getriebe
5. Motor

Abhangig vom Volumen der in die konventionelle Bremsanlage gepressten
Hydraulikflussigkeit stellt sich ein bestimmtes Druckniveau ein. Druckanderungen
werden Uber Schaltventile erzielt, mogliche Zustande sind Druck halten (alle Ventile
geschlossen), Druck abbauen (Druckauslassventil gedffnet, Druckeinlassventil
geschlossen) oder Druck einlassen (Druckeinlassventil geo6ffnet, Druckauslassventil
geschlossen). Die Grundventilstellung ohne Reglereingriff ist "Fahrerdruck einlassen".

Die Fahrervorgabe wird in dieser Stellung durch die direkte Ankopplung des
Bremspedals an die Bremsflissigkeit automatisch und fein dosierbar an allen Radern
eingestellt, die Schaltventile sind bei Normalbremsungen ohne Regeleingriff
unbeteiligt. Bei mechanisch intakter Bremse stellt sich prinzipiell kein "Schiefziehen"
ein. Die Ventile missen daher nicht in der Lage sein, einen bestimmten Druck genau
einzustellen.

Bei Regeleingriff wird der Druck schrittweise verédndert. Die Ho6he der
Druckanderungen ergibt sich durch die Volumenanderung. Die Geschwindigkeit des
Volumenstroms in die Bremse hinein (oder hinaus) ist proportional zu den
Druckunterschieden zwischen den Druckreservoirs, die durch das Schaltventil
verbunden sind. Der Bremsdruck nahert sich exponentiell dem angekoppelten
Druckniveau an, die Zeitkonstante ist vor allem von der konstruktiv durch den
Ventilquerschnitt ~ vorgegebenen  Drosselung  abhangig sowie von  der
temperaturabhangigen Viskositat der Bremsflussigkeit.

Die anfanglichen Druckniveaus und die Drosselung sind fest vorgegeben, die Héhe
der Druckspringe wird durch die Ventilschaltzeiten kontrolliert. Die GroRe der
Druckspringe wird aus den Schaltzeiten abgeschatzt. Es wird kein absoluter
Druckwert eingeregelt, ebenso kénnen die Schaltzeiten nicht beliebig klein werden, es
ergeben sich bei jedem Ventiléffnen nicht unterschreitbare Mindestdruckadnderungen.
Ein Uberlagerter Regler wie das ABS muss hier keinen Solldruck, sondern einen
Solldruckgradienten vorgeben.
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Abb.2.2.2.c  Lokalhydraulischer Aktuator mit hydraulischer Getriebeendstufe

Elektronisch kommutierter

K Bremssattel Gleichstrommotor
‘ e,
ST c—
Steuer-
| elektronik
e
lNa
Bremsbelag
Bremsscheibe Spindel- | |  Vordber- Rotormagnete
getriebe setzung

Abb. 2.2.2.d Trockener Aktuator mit mechanischer Getriebeendstufe

Ein EMB-Aktuator muss im Gegensatz zu den Ventilen der hydraulischen Bremse
sowohl Eingriffe durch Radschlupfregler als auch “gewdhnliche” Bremsbetéatigungen
durch den Fahrer umsetzen konnen. Letzteres soll zur Dosierbarkeit moglichst
feinfihlig erfolgen. Der Aktuator stellt dazu absolute Driicke entsprechend der
Fahrervorgabe ein, was durch einen eigenen Aktuatorregelkreis erfolgt. Ein
Radschlupfregler, der sich der selben Sollwert-Schnittstelle bedient, muss ebenfalls
einen absoluten Solldruck vorgeben, und keine relativen Druckspriinge wie bei
hydraulischen Bremsanlagen.

Bei den Versuchsfahrzeugen kommen im Aktuator elektromotorische Antriebe (Abb.
2.2.2.c,d) zum Einsatz, da sie fur derartige Anwendungsfalle gegenwartig die
geeigneteste Antriebsart ist [SCH93]. Andere Mdaglichkeiten wie piezoelektrische
Steller, Elektromagnete, Memorymetalle, reversible chemische Prozesse usw. flhren
zu einem nicht befriedigend I6sbaren Problem bei Gewicht, Verfahrweg,
Hitzeempfindlichkeit, Leistungsbedarf, Regelbarkeit, Kosten o0.4..
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Die Bremskolben der realisierten elektromechanischen Bremsanlagen werden daher
durch einen am Bremssattel angebrachten Elektromotor bewegt, die Bremssattel
selbst sind vergleichbar denen einer hydraulischen Bremsanlage. Die zur
Kraftibertragung verwendeten Getriebe sind meist reine Zahnrad-Spindelantriebe
(Abb. 2.2.2.d), es wurden aber auch Prototypen aufgebaut, die als letzte Getriebestufe
ein Fluidgetriebe mit Geber- und Nehmerkolben besitzen (Abb. 2.2.2.c).

Je nach Aktuatortyp werden die Begriffe Bremsdruck oder Zuspannkraft benutzt, sie
werden in dieser Arbeit weitgehend synonym verwendet. Beide stehen durch den
Querschnitt der Bremskolben in eindeutigem Zusammenhang: 80 bar Bremsdruck
entsprechen an Vorder- und Hinterachse der Blockiergrenze auf Asphalt und sind etwa
gleichbedeutend mit einer Zuspannkraft von 20 kN an der Vorderachse und 10 kN an
der Hinterachse.

Die erzielbaren Bremsdruckverlaufe bei EMB ergeben sich aus den mechanischen und
elektrischen Eigenschaften des Aktuators und aus dem Aktuatorregler. Das
Motormoment ist proportional zum Motorstrom. Der maximal zulassige Motorstrom
wird durch die bei zu hohen Magnetfeldern drohende Motorschéadigung durch
Entmagnetisierung begrenzt.

Bei niedrigen Drehzahlen ist die elektromotorische Gegeninduktion noch gering und es
kann der maximale zulassige Strom eingestellt werden. Die Tragheiten der
Aktuatormechanik erfahren damit eine konstante Beschleunigung (wenn Reibung und
die rucktreibende Wirkung des gespannten Bremssattel vernachlassigt werden). Es
ergibt sich eine linear mit der Zeit zunehmende Drehgeschwindigkeit und ein
quadratisch von der Zeit abhangiger Drehwinkel des Antriebsmotors. Ebenso hangt
der Bremsdruck quadratisch von der Zeit ab, wenn man von einem linearen
Federgesetz fur den Zusammenhang zwischen Motorumdrehungen und Zuspannkraft
ausgeht.

Bei héheren Drehzahlen begrenzt die Gegeninduktion die erreichbaren Motorstréme.
Die Beschleunigung geht dadurch immer weiter bis zu Null zuriick. Der Antrieb hat
dann seine Leerlaufdrehzahl erreicht. Eine zusatzliche Bericksichtigung der
Gegenkraft durch die Bremszange filhrt zu einer kraftniveauabhangigen Asymmetrie
der mdglichen Auf- und Abbaubeschleunigungen. Bei nicht zu grofRen
Regelabweichungen ist der Regler des Aktuators entscheidend, da der Regler dann
nicht den vollen mdglichen Motorstrom ausnutzt.

Zur Nachbildung des Gesamtverhaltens wird zunachst (d.h. in diesem Kapitel) ein
umfangreiches Aktuatormodell eingesetzt, das Bremssattel, Motor, Reibung und
Aktuatorregler beinhaltet. Es ist am Verhalten eines friihen, relativ langsamen
Prototypen abgeglichen. Seine Zuspanngeschwindigkeit, d.h. das Erreichen des
Blockierniveaus, erfolgt noch etwa 15-20 % langsamer, als es fiir ein subjektiv direktes
Ansprechen der Grundbremse (d.h. ohne Regeleingriff) erforderlich ist.

Spater wird das Gesamtverhalten (dann eines aktuellen Aktuators) durch ein
Verzdgerungsglied zweiter Ordnung gendhert, um eine analytische Darstellung zur
weiteren Untersuchung bereitzustellen (Kap. 3.4.1). Die Dimensionierung des dann
untersuchten Aktuators genlgt den Anforderungen der Grundbremse nach
Maximalkraft, gewlinschter Zuspanngeschwindigkeit bei Bremsantritt und niedriger
Bordnetzbelastung. Es ist damit zunachst nicht sicher gestellt, dass nicht noch weitere
Kriterien erfillt werden missen, um auch allen Situationen in Verbindung mit
Uiberlagerten Radschlupfreglern gerecht zu werden. (Der Funktionsnachweis bzw. die
Definition eventueller Zusatzanforderungen ist ja gerade Ziel dieser Arbeit.)
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Abb.2.2.2.e  Simuliertes Stellverhalten von EMB und hydraulischer Bemse bei
Druckreduktion von 80 auf 8 bar

Abbildung 2.2.2.e zeigt Simulationskurven, die das typische Verhalten eines Hydraulik-
Stellgliedes und eines EMB-Stellgliedes verdeutlichen. Zur Simulation der
konventionellen Bremse wird eine an Messwerten abgeglichene Exponentialkurve
verwendet. Gezeigt ist eine Druckreduktion von 80 auf 8 bar, was etwa der Anpassung
des Blockierdruckniveaus von Asphalt zu Eis entspricht. Zum Zeitpunkt t = 0 wird das
Hydraulik-Auslassventil gedffnet bzw. der Stellmotor zum Druckabbau bestromt.

Fir die Hydraulik sind zwei zun&chst identische Kurven eingezeichnet. Zum Zeitpunkt
t=0 wird bei beiden das Druckauslassventil gedffnet. Wenn der Druck p =8 bar
erreicht ist, wird der Druckabbau im ersten Fall gestoppt. Im zweiten Fall ist der Verlauf
far ein weiterhin gedffnetes Auslassventil gezeigt, was einem kompletten Druckabbau
entspricht.

Fur das EMB-System sind drei Druckverlaufe dargestellt. Zum Zeitpunkt t = 0 beginnt
der Druckabbau, der Aktuatormotor wird entsprechend bestromt. Die erste Kurve zeigt
den theoretisch moglichen Druckverlauf bei zeitoptimaler Regelung. Das bedeutet,
dass der Einregelvorgang in drei Phasen ablauft: Maximale Motorbestromung zur
Druckreduktion, dann ohne Ubergang direktes Umschalten auf volle
Gegenbestromung des Aktuators, und bei Erreichen des Motorstillstandes bei
p = 8 bar Bestromung zur Kompensation der Gegenkraft durch die Bremszange. Ein
derartig gezielte Bestromung kann nur in der Simulation, fur die alle
Streckenparameter bekannt sind, erfolgen; ein realer Regler wird immer schlechter
sein. Die zweite Kurve zeigt den Verlauf mit einem Regler. Der Regler arbeitet noch
relativ schlecht, spéatere Versionen zeigen vor allem ein geringeres Nachschwingen.
Die vollen mdglichen Beschleunigungen werden nicht sofort genutzt, ebenso erfolgt
das Abbremsen des Aktuators nicht préazise, es stellt sich ein Druckverlauf
vergleichbar einer abklingenden Schwingung ein. Die dritte Kurve zeigt den
theoretischen Druckverlauf, der sich bei voller Abwartsbestromung ohne jegliche
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Bremsphase einstellt. In der Praxis ist es notwendig, den Aktuator spatestens vor dem
mechanischen Endanschlag wieder abzubremsen, um Beschadigungen zu vermeiden.

Die folgenden Kurven (Abb. 2.2.2.f) zeigen die mit obigen Druckverlaufen
(Abb. 2.2.2.e) in einer Simulation erzielten Radgeschwindigkeiten bei einem Sprung
von Hochreibwert (z.B. Asphalt) zu Niedrigreibwert (z.B. Eis). Das Reifenverhalten ist
stark vereinfacht. Bis zum Zeitpunkt ¢ = 0 kann das Rad beliebige Momente schlupffrei
Ubertragen. Danach Ubertragt es konstant genau das Moment auf den Untergrund, das
die Bremswirkung bei p =8 bar kompensieren wirde. Die Schlupfabhangigkeit ist
damit vernachldssigt; sie hatte gegeniber der Momentendnderung durch den
Reibwertsprung des Untergrundes ohnehin nur geringe Auswirkungen auf das
Radverhalten. Die Fahrzeuggeschwindigkeit ist als konstant angenommen, ihre
absolute GroRRe spielt keine Rolle, so lange die Radgeschwindigkeitseinbriiche ohne
Radblockieren untersucht werden kdnnen.

0
20 O\ e i
-40 - i
teo \ f
< Hydraulik
ol Hydraulik kompletter Druckabbau
= -80r --- EMB + zeitoptimaler Regler y
A .4 — EMB + schlechter Regler
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Abb. 2.2.2.f Simulierte Radreaktion bei Reibwertsprung Hoch- zu Niedrigreibwert

Mit der hydraulischen Bremse ergibt sich ein Radgeschwindigkeitseinbruch um ca.
50 km/h. Bis der Schlupf wieder auf Null zuriickgeht und das Rad seine volle
Seitenfihrung erhalt verstreichen fir die Hydraulik bei komplettem Druckabbau etwa
0,3 s. Wird der Druckabbau bei 8 bar gestoppt, verharrt das Rad in der Simulation in
seinem Schlupfzustand von konstant ca. 50 km/h unter der Fahrzeuggeschwindigkeit.
In der Praxis ist nicht zu erwarten, dass dieser Gleichgewichtszustand eintritt.

Bei dem EMB-System liegt der Geschwindigkeitseinbruch sowohl mit zeitoptimaler
Regelungals auch bei Vollbestromung vergleichbar bei ca.110 km/h, die Zeit zur
Stabilisierung des Rades bei Vollbestromung liegt bei knapp 0,6 s. Mit Regelung
vergrofRern sich der Geschwindigkeitseinbruch und die Zeit zur Radstabilisierung um
ca. 20%. Zur Verdeutlichung der Unterschiede zwischen Hydraulik und EMB ist der
Aktuator eines relativ frihen Prototypenstadiums verwendet, spatere Versionen liefern
um ca. 20% gunstigere Werte. Sie liegen damit jedoch immer noch unter den
dynamischen Méglichkeiten einer konventionellen hydraulischen Bremse.
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2.2.3 Abschéatzung der kritischsten Regelaufgabe

Um eine Aussage Uber die Realisierbarkeit eines EMB-Systems treffen zu kénnen,
wird an Hand der Unterschiede der Stellglieder die Situation gewahlt, bei der die
ungunstigsten Auswirkungen durch das neue Stellglied zu erwarten sind. Auf Grund
der Beschrdnkungen der zweiten Ableitung der Bremskrafte sind vor allem
Schwierigkeiten zu erwarten, wenn plétzliche Anderungen des Bremsdruckgradienten
erforderlich werden. Die nach der Beschleunigungsphase des EMB-Aktuators maximal
erreichbaren Stellgeschwindigkeiten selbst liegen auf zur Hydraulik vergleichbarem
Niveau.

Bei der Fahrdynamikregelung kénnen plétzliche Bremsdruckanderungen bei hohen
Drehbeschleunigungen um die Fahrzeughochachse notwendig werden; bei den
Radschlupfreglern bei hohen Radbschleunigungen. Die maximale denkbare
Winkelbeschleunigung um die Fahrzeughochachse tritt auf, wenn wahrend einer
Kurvenfahrt sich eine Achse auf Hochreibwert (uyoc» = 1.1) und die andere Achse auf
Niedrigreibwert  (Unjearig = 0.1)  befindet.  Mit  einer angenommenen 50:50
Achslastverteilung, einer Fahrzeugmasse m von 1500 kg und einem Achsstand / von
2.80 m ergibt sich das maximale Drehmoment Myochachse UM die Fahrzeughochachse
zu etwa 10* Nm:

MHochachse = (//2) @ li(leoch - l‘lNiedrig )[(m/Z)J = 1011 7 Nm GI 223a

Damit ergibt sich mit einem Tragheitsmoment Gugcpachse VON 2500 kgm2 um die

Fahrzeughochachse die maximale Winkelbeschleunigung @, zu ca. 4 s

: M -
W = —_Hochachse ~ 4 05572 Gl.2.2.3.b

max Fzg
eHochachse

Die entsprechenden Ub_c_arlegungen fuhren fur ein am Haftmaximum auf Hochreibwert
gebremstes Rad beim Ubergang auf Niedrigreibwert zur maximalen Radverzégerung

wmaxRad '

Die Radaufstandskraft wird dabei zu 1/3 und nicht zu 1/4 der gesamten Gewichtskraft
angenommen, um die dynamische Achslastverlagerung auf die Vorderachse und
damit den ungunstigsten Fall zu bertcksichtigen. Als Radtragheitsmoment 8z,4 wird
0,8 kgmz eingesetzt, als Radradius r 0,3 m.

_ (m D%’) @ |:(/‘INiedrig M Hoch)n

max Rad ~—
C)
Rad

w ~-1876 s° Gl. 2.2.3.c

Die obigen Uberlegungen zu den unterschiedlichen Dynamiken gehen von einem
zeitlichen bzw. raumlichen Reibwertsprung aus. Die relativen dynamischen
Unterschiede zwischen Fahrzeugdynamik und Raddynamik gelten jedoch auch fir den
gewohnlichen Regelungsfall auf homogenem Untergrund, bei dem die
Drehmomentanderungen durch den Abfall der Reifenkrafte bei Uberschreiten des
Haftmaximums verursacht werden. Die Radbeschleunigungen liegen etwa um das
500-fache Uber den Beschleunigungen des Fahrzeugs um die Hochachse und sind
daher regelungstechnisch wesentlich schwieriger zu handhaben. Das gilt auch dann
noch, wenn man bericksichtigt, dal3 eine gleich groRe Abweichung von der
Solldrehgeschwindigkeit um die Fahrzeughochachse wesentlich starker ins Gewicht
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fallt als die gleiche Abweichung in der Raddrehzahl. Die Fahrdynamikregelung
scheidet damit als Entscheidungskriterium zur Beurteilung der Realisierbarkeit eines
EMB-Systems aus.

Es bleibt zu entscheiden, ob eine Antriebs- oder Bremsschlupfregelung untersucht
werden soll. Die zu Grunde liegenden physikalischen Vorgéange an den Radern sind
gleich, besonders kritische Sonderfalle treten mit umgekehrtem Vorzeichen
entsprechend bei beiden Reglern auf. Daher genlgt es, den kritischeren Regler zu
bestimmen und die Suche nach der bzw. den entscheidenden Situation(en)
anschlief3end durchzufuhren.

Der Radschlupf ist im Antriebsfall leichter zu regeln als beim Bremsen. Im Antriebsfall
ist das Massensystem Motor-Getriebe-Kraftiibertragung angekoppelt, was bei gleichen
Drehmomenten zu erheblich geringeren Winkelbeschleunigungen fihrt. Bei h6heren
Fahrgeschwindigkeiten sinken die moglichen Drehmomente des Fahrzeugantriebs auf
die Rader auf Grund der beschrankten Motorleistung ab. Dies ist gunstig, da eine
Antriebsschlupfregelung neben Vortrieb vor allem fir Fahrstabilitit bei hoheren
Geschwindigkeiten sorgen soll.

Bei Reibwertspriingen auftretende Drehmomentanderungen auf das Rad kdnnen in
beiden Fallen nur in etwa gleich grol3 werden. Die Berucksichtigung der dynamischen
Achslastverlagerung fuhrt jedoch fiur den Bremsfall an der Vorderachse zu den
hochsten Anforderungen. Wahrend Bremsungen konnen an der Vorderachse (fur
nahezu alle Serien-Kraftfahrzeuge) hthere Radlasten auftreten als im Antriebsfall fur
irgend ein anderes Rad, was die moglichen einstellbaren Bremsmomente und damit
auch die mdglichen Radbeschleunigungen entsprechend steigert. Zusatzlich zu dem
eben Gesagten kann die Antriebsschlupfregelung auch durch Reduktion der
Motorleistung unterstitzt werden .

Falls ein Bremsschlupfregler realisiert werden kann wird daher davon ausgegangen,
dass auch die anderen Funktionen realisierbar sind. Eine Abschatzung des
regelungstechnisch anspruchsvolisten Falls innerhalb der Bremsschlupfregelung
erfolgt in Kapitel 3.4.2.2. Es handelt sich dabei um das Einregeln von Schlupfwerten im
abfallenden Bereich der p-Schlupf-Kurve, d.h. um das Stabilisieren eines von sich aus
instabilen Raddrehzustandes. Dies geht Uber eine herkdbmmliche ABS-Regelung
hinaus, die grundsatzlich darauf abzielt, instabile Raddrehzustande nicht aufrecht zu
erhalten, sondern in stabile Raddrehzustande zurtickzufihren.

Der zuvor dargelegte Fall des Reibwertsprunges von Hoch- zu Niedrigreibwert hin
(Abb. 2.2.2.f) ist zwar geeignet, die Unterschiede der Stellglieder aufzuzeigen,
allerdings ist hier seitens des Radschlupfreglers nur wenig Einflussmdglichkeit
gegeben; mehr als ein schnellstméglicher Druckabbau kann —zumindest an der
Vorderachse- nicht erfolgen. Das Verhalten hangt dann nur vom Stellglied ab, und
wenn das Ergebnis unzureichend ist kann auch von optimierten ABS-Algorithmen
keine Besserung erwartet werden.

Trotz des in diesen Situationen auftretenden hohen Radschlupfes -verglichen mit dem
bei hydraulischen Bremsen- fiihrten selbst die langsamen ersten Aktuatorprototypen
zu keinen Problemen bei den Fahr- und Bremseigenschaften. Es ist nicht zwingend
notwendig, hier die Fahigkeiten einer konventionellen hydraulischen Bremse zur
Verfligung zu stellen: Durch den hohen Radschlupf der Vorderachse geht beim
Reibwertiibergang die Seitenfihrung zurlick, das Fahrzeug untersteuert. Das ist
unproblematisch, da ohnehin die Gefahr besteht, dass ein bei Kurvenfahrt auf
Hochreibwert vorhandener Drehimpuls um die Hochachse auf dem Niedrigreibwert
zum Schleudern fuhrt. Der Druckabbau an der Hinterachse kann durch ein
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Weiterreichen von Informationen von der Vorder- zur Hinterachse friiher eingeleitet
werden, so dass hier ausreichende Seitenfiihrung gewahrleistet bleibt (siehe auch
Kap. 3.6., Abweichungen von der Regelung auf das Haftmaximum).

Die Tatsache, dass auf dem Niedrigreibwert mit EMB etwas mehr Zeit verstreicht, bis
der Reifen wieder sein Haftmaximum erreicht, hat einen verschwindenden Einfluss auf
den Bremsweg. Das liegt daran, dass schon eine geringe Streuung der hohen
Verzogerung auf dem Hochreibwert den Bremsweg absolut starker beeinfluf3t als die
kurzzeitige schlechte Ausnutzung der geringen Verzégerung auf dem Niedrigreibwert.
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2.3 Das ABS allgemein

2.3.1 Funktionsweise eines herkdbmmlichen ABS fir Hydraulikbremsen

Aus Kapitel 2.2.2 ist bekannt, dass Ventile das Stellglied eines ABS bei hydraulischer
Bremse sind. Im Fall einer Normalbremsung ohne ABS-Eingriff gibt wird durch einen
geoffneten Einlasskanal der vom Fahrer durch Bremspedal und Hauptbremszylinder
vorgegebenen Hydraulikdruck an die Radremszylinder weitergegeben.

Wahrend Regeleingriffen kann das Ventil erstens den Druck einer Radbremse
konstant halten, indem es Ein- und Auslasskanal versperrt, zweitens den Druck
verringern, indem es den Einlasskanal versperrt und den Auslasskanal 6ffnet, oder
drittens den Druck wieder bis auf maximal den Fahrerdruck erh6hen, indem es wie
wahrend der Normalbremsung den Einlasskanal 6ffnet und den Auslasskanal schlief3t
(Abb. 2.2.2.a).

2.3.1.1 Regelung nach Radbeschleunigung

Ein modernes Serienfahrzeug kann unter giinstigen Umstanden, d.h. mit Breitreifen
auf trockenem, ebenem Asphalt, eine Verzégerung von bis zu ca. —12 m/s? erreichen.
Jede Radverzogerung, die darunter liegt, kann daher als Uberschreiten des
Haftmaximums und damit beginnendes Blockieren aufgefasst werden.

Frihestens dann darf eine Regelung, die sich an den Radbeschleunigungen orientiert,
einsetzen. Zu ihrem Start muss die Radverzégerung eine Schwelle von typisch etwa
-14 m/s? unterschreiten [BUR93]. Danach wird der Druck in der Radbremse zun&chst
nur konstant gehalten. Bleibt die Radverzdgerung fir eine Mindestzeit (20 bis 50 ms)
unterhalb dieser Schwelle, so wird Druck aus der Radbremse abgelassen. Die
Mindestzeit und die Schwelle unter —12 m/s2 sollen verhindern, dass kurze Stérungen
durch Bodenunebenheiten, Toleranzen, Hangeinflisse usw. zu ungewollten
Regeleingriffen fuhren.

Der Druckabbau wird gestoppt, wenn die Radbeschleunigung erstmalig wieder Uber
der Schwelle von —14 m/s? liegt. Das Rad verzdgert zu diesem Zeitpunkt noch immer
starker als das Fahrzeug, d.h. der Bremsschlupf steigt momentan noch an. Da von der
Raddrehzahlmessung bis zum SchlieRen des Ventils jedoch eine endliche Zeit
(ca. 10 ms) verstreicht, fuhrt der bis dahin stattfindende Druckabbau i.A. zu einer
positiven  Radbeschleunigung, die Radgeschwindigkeit nahert sich der
Fahrzeuggeschwindigkeit wieder an.

Nun muss wieder Bremsdruck aufgebaut werden. Das kann entweder in einzelnen
kurzen Ventiloffnungen oder durch ein bestandiges Offnen des Einlasskanals erfolgen.
Der Druckaufbau in kleinen Einzelpulsen beginnt, nachdem eine geringe
Mindestradbeschleunigung (z.B. +3 m/s?) gemessen wurde. Wirde der Einlasskanal
sofort bestdndig getffnet, bestiinde die Gefahr, dass sich das Rad wieder
verlangsamt, bevor es wieder in den stabilen Bereich der p-Schlupf-Kurve eintritt d.h.
der Bremsschlupf wirde sich im Laufe der Regelung kontinuierlich vergrof3ern und das
Fahrzeug seine Lenkbarkeit verlieren. Deshalb erfolgt eine kontinuierliche Offnung des
Einlasskanales nur wahrend der Zeit, zu der eine sehr grol3e positive
Radbeschleunigung (z.B. Gber 20 m/s2) gemessen wird.

Durch den Druckaufbau unterschreitet das Rad nach einer gewissen Zeit wieder die
Beschleunigungsschwelle zum Druckabbau, und der nachste Regelzyklus beginnt. In
diesen Folgezyklen entféllt im Unterschied zum ersten Zyklus die Wartezeit mit
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Druckhalten vor dem Druckabbau, da die Notwendigkeit zur ABS-Regelung bereits
sichergestellt ist.

Glnstig an dieser Regelmethode nach der Radbeschleunigung ist, dass eine deutliche
Reibwertiberh6hung gut ausgenutzt werden kann, da das Haftmaximum durch die
sofort schnell anwachsende Radverzdogerung bei dessen Uberschreiten gut zu
identifizieren ist. Zudem sind zur Regelung keine Vergleiche der Rader untereinander
notwendig. In der Praxis ist diese Vorgehensweise alleine ohne weitere Malinahmen
dennoch nicht zielfiihrend.

Problematisch ist, dass es auch bei Verwendung eines niedrigen mittleren
Aufbaugradienten (“gepulster” Druckaufbau) nicht auszuschlieRen ist, dass der
Druckaufbau schneller erfolgt als die Stabilisierung des Rades und sich Uber die
Regelzeit hinweg ein immer grol3erer Bremsschlupf einstellt. Durch den fehlenden
Vergleich mit den anderen Radern wird dieser Zustand nicht entdeckt; man sagt das
Rad “sturzt ab“. Beginstigt wird dieses Fehlverhalten bei geringer
Fahrzeuglangsverzégerung, z.B. auf Schnee oder im Kurvengrenzbereich, da die
Radbeschleunigungsschwellen nicht fir diesen Bereich optimiert sein kdnnen, um die
Funktion auf Hochreibwert nicht zu beeintrdchtigen. Ebenso fiihren eine geringe
Reibwertiiberhéhung, wie ebenfalls vor allem im Kurvengrenzbereich (siehe p-Schlupf-
Kurve des querbelasteten Reifens) oder das eventuell angekoppelte grol3e
Tragheitsmoment des Antriebsstranges dazu, dass die Radbeschleunigungen weniger
deutlich ausfallen und damit die Regelung behindern.

2.3.1.2 Regelung nach Schlupf

Zweite Mdglichkeit ist, das Rad auf den Schlupfwert zu regeln, bei dem es sein
Haftmaximum erreicht. Wollte man diese Vorgehensweise direkt umsetzen, so stellen
sich zwei Schwierigkeiten: Erstens ist der optimale Schlupf unbekannt, da er von der
Querbelastung des Reifens, dem Untergrund, dem Reifentyp, seiner Profiltiefe,
Reifendruck, Radlast usw. abhéngt, wobei nur bekannt ist dass sein Wert im
Normalfall zwischen 5% und 20% liegt. Sollte der optimale Schlupf dennoch
identifiziert werden kdnnen, so ist, um ihn einstellen zu kénnen, neben der Messung
der Raddrehzahlen zusétzlich die Messung der Fahrzeuggeschwindigkeit notwendig.
Letzteres erfordert z.B. optische Messsysteme, die gemessen am Fahrzeugpreis
relativ teuer sind.

Daher wird versucht, aus den Raddrehzahlen eine “synthetische* Geschwindigkeit zu
errechnen, die der optimalen Radgeschwindigkeit beim Bremsen am Haftmaximum
entspricht. Man nennt diese Geschwindigkeit Referenzgeschwindigkeit, sie liegt im
Idealfall genau um den optimalen Schlupf unterhalb der Fahrzeuggeschwindigkeit. lhre
Berechnung wird in Kapitel 3.1. 'Die Geschwindigkeitsschatzung' ausfuhrlich erklart,
doch kann man sagen, dass sie im Wesentlichen dem schnellstdrehenden Rad folgt.
Dabei werden -je nach vermutetem Reibwert- maximale Geschwindigkeitsgradienten
zugelassen, um die Geschwindigkeit nicht zu weit absinken zu lassen, wenn zufallig
alle Rader gleichzeitig in tiefen Bremsschlupf einlaufen.

Eine gute Regelung erfordert eine gute Referenzgeschwindigkeitsbildung und
umgekehrt. Unterbremst z.B. das ABS ein Rad, so wird die Referenzgeschwindigkeit
dadurch ungerechtfertigt angehoben, was zu einem scheinbar angestiegenen
Bremsschlupf der anderen Rader fuhrt und weitere Drucksenkungen durch das ABS
zur Folge haben kann. Sinkt umgekehrt die Referenzgeschwindigkeit zu weit ab, z.B.
wahrend einer Phase, in der alle Rader in hohen Bremschlupf einlaufen, so wird
anschlieRend der Bremsschlupf als zu gering beurteilt, was zu zu frihem bzw. zu
schnellem Druckerhdhen durch das ABS fuihrt.
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Wahrend der Regelung wird wie folgt vorgegangen [BUR93]: Sinkt der (negative)
Radschlupf unter eine erste Schwelle ab, so wird der Bremsdruck konstant gehalten.
Eine Wartezeit oder Filterung entfallt hier, da als Reglereingangsgréf3e nun nicht die
Radbeschleunigung verwendet wird, die die nochmals verrauschtere Ableitung des
bereits verrauschten Raddrehzahlsignals ist. Sinkt der Schlupf weiter unter eine zweite
Schwelle ab, so wird der Auslasskanal so lange gedffnet gehalten, bis der Schlupf
wieder Uber dieser zweiten Schwelle liegt.

Zwischen den beiden Schlupfschwellen wird der Bremsdruck konstant gehalten. Hat
sich die Radgeschwindigkeit der Referenzgeschwindigkeit wieder so weit genahert,
dass sie oberhalb der ersten Schlupfschwelle liegt, so erfolgt ein schrittweiser
Druckaufbau. Das ist notwendig, um die Regelfrequenz so zu begrenzen, dass sie
nicht Resonanzen der Fahrwerksteile im Bereich um 10 Hz anregt.

Die Regelung nach Schlupf kann wegen entfallender Filterzeiten im Allgemeinen
schneller auf Blockiertendenzen reagieren als die Regelung nach Radbeschleunigung.
Daruber hinaus bietet sie wegen der logischen Verknupfung der Einzelrdder zur
Referenzgeschwindigkeit Schutz gegen das im vorhergehenden Kapitel beschriebene
“Abstirzen” von Einzelradern. Dahingehend problematisch kann nur der Ubergang auf
eine rutschigere Oberflache bleiben, wenn an allen vier Radern gleichzeitig tiefer
Bremsschlupf auftritt. Sinkt dann die Referenzgeschwindigkeit mit den Raddrehzahlen
ungerechtfertigt tief ab, so tun dies auch die mit ihr verbundenen Schaltschwellen. Es
ist bei unglnstiger Reglergestaltung maoglich, dass alle vier Rader an Hand der zu
schnell sinkenden Referenzgeschwindigkeit  abgebremst  werden, ohne
Zusammenhang mit der nicht so schnell sinkenden tats&chlichen
Fahrzeuggeschwindigkeit!

2.3.1.3 Regelung nach Schlupf und Radbeschleunigung

Wie beschrieben zeigen sowohl die Regelung nach Schlupf als auch die Regelung
nach Radbeschleunigung spezifische Schwachen. Erstere vor allem bei plétzlichen
Veranderungen des Drehverhaltens eines Einzelrads, wie bei hartem Anbremsen oder
bei Reibwertspriingen, letztere vor allem bei geringfliigigen Verédnderungen der
Radbeschleunigung, wie sie z.B. durch langsames Anbremsen, Kurvenfahrt oder einen
angekoppelten Antriebsstrang verursacht werden. Da sich die Schwachpunkte im
Wesentlichen nicht tberlappen, kann durch geeignete Kombination der Verfahren die
Regelung verbessert werden. Zwei Verfahren werden nun vorgestellt.

Beim ersten Verfahren wird immer das zuerst eintretende Kriterium berlcksichtigt. Der
Druckabbau erfolgt je nachdem, ob eine entsprechende Beschleunigungs- oder
Schlupfschwelle erreicht wird, der anschlieRende Druckaufbau orientiert sich ebenfalls
am erstmaligen Erreichen der entsprechenden Schwellen.

Beim zweiten Verfahren werden Schlupf und Radbeschleunigung gewichtet addiert
und die Regelvorgange durch zwei geeignete Schwellen gesteuert. Dabei wird wie bei
der Regelung nach Schlupf vorgegangen, d.h. zwischen den beiden Schwellen wird
der Druck konstant gehalten, bei Verlassen dieses Bereiches wird Druck auf- bzw.
abgebaut.
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2.3.2 Allgemeine Anforderungen an ein ABS

Ein ABS soll beim Bremsen die physikalisch mégliche Verzégerung voll nutzen und
gleichzeitig die Beherrschbarkeit durch den Fahrer gewahrleisten. Diese
Anforderungen sind teilweise widerspruchlich.

Die physikalisch mdgliche Verzégerung wird voll genutzt, wenn alle Rader immer an
ihrem Haftmaximum abgebremst werden. Da sich das Haftmaximum je nach
Fahrsituation und Untergrund fir jedes Rad plétzlich dndern kann, wirde ein in dieser
Hinsicht ideales ABS radselektiv sprunghafte Druck&nderungen durchfiihren, was zu
plotzlichen starken Drehmomenten um die Fahrzeughochachse und damit
Fahrtrichtungsénderungen fiihren kann.

Ebenso wirde ein derartiges ABS wahrend einer Kurvenfahrt alle Rader am
Haftmaximum halten. Das wirde bei einem udblichen, untersteuernd ausgelegten
Fahrzeug bei Bremsung im Kurvengrenzbereich bedeuten, dass nur an den
Hinterrddern gebremst wird, da die Vorderrader bereits ihr Haftmaximum erreicht
haben. Dadurch wiirde sich das Lenkverhalten zu Neutrallenken bis Ubersteuern
andern bei gleichzeitig nur geringer Verzogerung.

Plotzliche bzw. starke Veré&nderungen des Lenkverhaltens stehen jedoch im
Widerspruch zur Beherrschbarkeit eines Fahrzeugs, d.h. voraussehbarem und
kontrollierbarem Lenkverhalten. In einem beherrschbaren Fahrzeug werden nur kleine
und langsame Lenkkorrekturen erforderlich. Daneben wird vom Fahrer bei
Bremsbetatigung immer eine gewisse Verzdgerung erwartet, auch wenn sich der
Kurvenradius etwas vergroRert. Deshalb sollten in der beschriebenen Situation des
Bremsens im Kurvengrenzbereich die Vorderrader bewusst tberbremst werden.

Ein fahrbares ABS regelt damit gegebenenfalls gezielt gerade nicht das Haftmaximum
ein. Im Zweifelsfall wird eine verstarkte Untersteuerneigung als wesentlich unkritischer
angesehen als verstarktes Ubersteuern, so dass zeitweise Vorderrader Uberbremst
bzw. Hinterr&der unterbremst werden kénnen.
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2.3.3 Bewertungsmoglichkeiten

Eine Bewertung eines ABS ist aufwendig, da alle mdglichen Fahrsituationen getestet
werden mussen und unter Gewichtung der Einzelergebnisse ein Gesamturteil gebildet
werden muss. Die Vielzahl der mdglichen Testbedingungen, z.B. verschiedene
homogene Reibwerte, seitenweise unterschiedliche Reibwerte, Reibwertspriinge,
statische Kurvenfahrt, dynamische Lenkvorgéange, verschiedene Fahr-
geschwindigkeiten und Pedalantritts-Geschwindigkeiten, verschiedene
Beladungszustéande, Hangneigung usw. erfordern umfangreiche Testreihen. Die
anschlielende Auswertung ist ebenfalls nicht trivial, insbesondere bezliglich der
Beherrschbarkeit des Fahrzeugs ist es nicht einfach, sinnvolle Bewertungsmalfistabe
zu finden.

Derart umfangreiche Untersuchungen sind zur Beurteilung eines ABS-
Grundalgorithmus nicht erforderlich. Das Gesamt-ABS enthalt Programmteile, die in
bestimmten Situationen entsprechende Reaktionen auslésen, wobei diese
Programmteile hauptsachlich der Beherrschbarkeit des Fahrzeugs dienen.

Ublich ist z.B. eine Giermomentenabschwachung (GMA), die die Druckdifferenzen
zwischen den Vorderradern Uberwacht und sicherstellt, dass nicht zu plétzliche oder zu
starke Drehmomente auf Lenkung und Fahrzeug wirken. Ebenso wird fir Kurvenfahrt
gezielt der Sollschlupf in der Art verandert, dass ein eher untersteuerndes
Fahrverhalten erreicht wird. Derartige Programmteile beeinflussen zwar maRgeblich
das Fahrverhalten, doch hangt deren Funktion kaum vom Bremsaktuator oder ABS-
Grundalgorithmus ab, sondern von der Qualitst der auf die Spezialfdlle
zugeschnittenen Erkennungsmechanismen und dem erwiinschten Kompromiss aus
Bremsweg, Beherrschbarkeit und Komfort. Entsprechende Situationen lassen daher
keine Aussage Uber die prinzipielle Leistungsfahigkeit der Bremsanlage zu und werden
daher nicht vermessen.

Zur Bewertung wird in dieser Arbeit die Verzégerung bzw. der Bremsweg auf
homogenem Untergrund herangezogen; hierin spiegelt sich die Leistungsfahigkeit des
Grundalgorithmus. Bei den Messungen ist zu beachten, dass schon geringste
Abweichungen in den Testbedingungen die Vergleichbarkeit beeintrachtigen. Fur
genaueste Messungen sollte das Fahrzeug an einer Schiene gefiihrt werden, um
wiederholbar in der selben Spur zu fahren. Ebenso sind identische
Pedalbetatigungsgeschwindigkeit und identische Geschwindigkeit und Ort bei
Bremsbeginn zur genauen Vergleichbarkeit notwendig. Zusatzlich darf sich die
Teststrecke nicht &ndern, was z.B. beim wiederholten Befahren einer Schneedecke
zwangslaufig geschieht. Da all das im Rahmen dieser Arbeit nicht sicher zu
gewahrleisten ist, sollten kleinere Unterschiede zwischen verschiedenen Messungen
(Kap. 5) nicht Uberinterpretiert werden.

Im Gegensatz zur Bewertung erfolgt die Entwicklung und Abstimmung des ABS nicht
durch Bremswegmessungen, sondern indem die Solldruckvorgaben an Hand der sich
daraufhin einstellenden Radreaktionen und Istdruckverlaufe bewertet werden. Damit
kénnen einzelne Fehlfunktionen beleuchtet werden, die das Gesamtergebnis im
Einzelfall eventuell kaum beeintréchtigen, aber Hinweise auf Schwachen des
Algorithmus geben.
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3 Regelalgorithmen flr ein EMB-Fahrzeug

3.1 Die Geschwindigkeitsschatzung

Um eine Regelung des Bremsschlupfes zu ermoglichen, muss neben den
gemessenen Radgeschwindigkeiten auch ein Geschwindigkeitssollwert bekannt sein.
Dieser ist zundchst unbekannt, da es im Fahrzeug keinen Sensor gibt, der ihn direkt
messen kann. Er muss nédherungsweise aus den vier Radgeschwindigkeiten ermittelt
werden, die gebildete Grof3e wird Referenzgeschwindigkeit genannt. Sie soll wahrend
einer Bremsung die Radgeschwindigkeit bei Verzogerung am Haftmaximum vorgeben,
sie liegt damit idealer Weise so weit unterhalb der tatsachlichen
Fahrzeuggeschwindigkeit, wie es dem Schlupf im Haftmaximum der p-Schlupf-Kurve
entspricht. Manchmal wird unter Referenzgeschwindigkeit auch die synthetische
Nachbildung der tatsachlichen Schwerpunktsgeschwindigkeit verstanden. Das soll hier
nicht der Fall sein.

Die Bildung der Referenzgeschwindigkeit ist Thema vieler anderer Diplom- und
Doktorarbeiten, es sind verschiedenste Ansatze und ihre Kombinationen auf Basis von
Fuzzyalgorithmen, modellgestiitzten Ansétzen oder einfacheren Radauswahlverfahren
bekannt. Deren Weiterverfolgung ist nicht Ziel dieser Arbeit. Es wird eine einfache, fur
den Einsatzzweck hinreichende Referenzbildung gewéhlt, auf deren Grundlage die
spater beschriebenen Schlupfregelalgorithmen aufgebaut sind .

Der Algorithmus zur Bildung der Referenzgeschwindigkeit ist im nachfolgenden
Flussdiagramm (Abb. 3.1.a) dargestellt. Zuerst wird die Vergleichbarkeit der
Raddrehzahlen gesichert, indem sie um Geschwindigkeitsdifferenzen, die sich auf
Grund von Kurvenfahrten einstellen, korrigiert werden. Die Kurvenfahrt wird an Hand
von Lenkwinkelsensor, Giergeschwindigkeitssensor und Querbeschleunigungssensor
detektiert.

Wahrend einer Bremsung folgt die Referenzgeschwindigkeit dem schnellstdrehenden
Rad, da davon ausgegangen wird, dass wahrend einer ABS-Bremsung kein Rad
nennenswert unterbremst ist. Um ein ungerechtfertigtes Anheben der
Referenzgeschwindigkeit ~ durch Unebenheiten  des  Untergrundes  oder
Fahrwerksschwingungen zu verhindern, wird ein Anheben erst zugelassen, wenn die
anhebende Radgeschwindigkeit 0,05 s Uber der Referenzgeschwindigkeit liegt; bis
dahin wird die Referenzgeschwindigkeit konstant gehalten. Diese Wartezeit ist im
Flussdiagramm nicht dargestellt.

Zusatzlich durfen plausible Geschwindigkeitsgradienten nicht Uberschritten werden:
Die maximal mogliche Verzbgerung wird aus dem geschéatzten Reibwert des
Untergrunds abgeleitet. Liegt vor Eintritt in die ABS-Regelung noch kein Schéatzwert
vor, ist dieser Wert auf -14 m/s? voreingestellt. Die der Referenzgeschwindigkeit im
Bremsfall erlaubte maximale Beschleunigung ist mit knapp 3 m/s? fest eingestellt. Sie
dient als Absicherung, wenn bei Gefélle trotz Bremsung eine positive Fahrzeug-
beschleunigung auftritt oder als Korrektur, falls die Referenz unter ungunstigen
Umsténden etwas zu tief abgesunken ist.

*

Daneben gibt es theoretische Uberlegungen, die von der Kenntnis der
Fahrzeuggeschwindigkeit ausgehen, um auf deren Basis spezielle, z.B. adaptive [YI98],
Regelalgorithmen zu entwickeln. Solche Annahmen erlauben interessante Lésungsansatze, sind
aus heutiger Sicht aber praxisfern.
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Im ungebremsten Fall ist die Referenzgeschwindigkeit die Geschwindigkeit des
freidrenenden Rads. Dreht sich das langsamste Rad hier schneller als es der
Referenzgeschwindigkeit entspricht, so wird die Referenzgeschwindigkeit mit dieser
Radgeschwindigkeit angehoben. Dies erfolgt hdochstens mit der maximal plausiblen
Beschleunigung. Fir ein Serienautomobil mit Einachsantrieb betragt dieser Wert ca.
7 m/s2.

Das Absenken der Referenzgeschwindigkeit im ungebremsten Fall erfolgt
entsprechend, wenn das schnellstdrehende Rad langsamer als die
Referenzgeschwindigkeit ist. Hier darf die maximale Verzbgerung der
Referenzgeschwindigkeit -14 m/s? nicht unterschreiten.

Die Beschrankung des Referenzgeschwindigkeitsgradienten im ungebremsten Fall ist
fur ein Fahrzeug mit frei drehenden, d.h. nicht angetriebenen Radern, prinzipiell nicht
notig. Aber eine Beschrénkung verringert den Einfluss von Stdrungen in der
Raddrehzahlmessung.

44



3.2 Der Zustandsautomat als Expertensystem

3.2.1 Beschreibung eines verwirklichten Zustandsautomaten

Zunachst wurde versucht, ein bereits vorhandenes einfaches ABS gemafR einem
Zustandsautomaten als ‘Expertensystem’ weiterzuentwickeln. Darunter wird ein
System verstanden, das bei bestimmten Ereignissen oder unter bestimmten
Bedingungen vorgegebene Aktionen auslost oder Algorithmen anwendet. Diese
brauchen nicht aus Berechnungen hergeleitet zu sein, sondern dirfen auch auf dem
Erfahrungsschatz eines “Experten” basieren.

Das untersuchte ABS als Zustandsautomat orientiert sich am Radschlupf. Bei
Uberschreiten einer vordefinierten Radschlupfschwelle erfolgt eine Speicherung des
gemessenen Bremsdrucks als Arbeitspunkt. Dieser Bremsdruck ist ein gutes Malf3 fir
den zum Bremsen am Haftmaximum notwendigen Bremsdruck.

In der anschlie@enden Druckabbauphase wird der Druck an Hand einer
schlupfabhangigen Kennlinie abgebaut. Ublicher Weise, d.h. bei Schlupf von 10-15 %,
liegen die Druckabbauten bei ca. 20% vom Startwert. Das Kennfeld sieht Abbauten
vor, die mit anwachsendem Radschlupf zunehmend grél3er werden, als sie unter
Annahme einer realistischen p-Schlupf-Kurve eigentlich notwendig sein sollten, um das
Rad zu stabilisieren. Dadurch ergibt sich eine sichere Radwiederbeschleunigung, die
eine gewisse Robustheit gegeniiber Fehlern bei der Schéatzung des Arbeitspunktes
gewabhrleistet.

Bei sich verminderndem Schlupf erfolgt Druckaufbau, wobei der Aufbaugradient
begrenzt ist. Zunéchst wird der Druck schnell gesteigert. Im Bereich des vermuteten
Arbeitspunktes wird der Druckaufbau verlangsamt, wodurch sich eine relativ lange Zeit
mit annahernd optimal gebremstem Rad ergibt. Stellt sich wider Erwarten kein
erneuter Radgeschwindigkeitseinbruch ein, wird der Druck wieder schneller
angehoben, bis maximal die Druckvorgabe des Fahrers erreicht ist. Dabei wird
entweder ein neuer Arbeitspunkt gefunden oder aber, falls kein erneuter
Radgeschwindigkeitseinbruch auftritt, die ABS-Regelung beendet. Das ABS ist so
eingestellt, dass die Regelfrequenz ca. 2-4 Hz betrdgt und damit unterhalb mdglicher
Fahrwerksresonanzen mit ca. 10 Hz (Kap. 2.1.3) liegt.

Die Parameter zur Reglereinstellung sind die schlupfabhangige Abbaukennlinie, die
Aufbaugeschwindigkeitskennlinie und der Schlupfwert, bei dessen Uberschreiten die
Bestimmung des Arbeitspunktes und der Beginn der Regelung erfolgt.

In der Praxis zeigt dieser Regelansatz manchmal sehr gute Ergebnisse, oft aber
inakzeptables Fehlverhalten. Das zeitweilig hervorragende Verhalten liegt darin
begriindet, dass als Folge bestimmter Ereignisse wie "Schlupfschwelle Uberschritten”
oder "Rad beschleunigt wieder" ein festes Programm ablauft. Es wird damit letztlich
versucht, das weitere Radverhalten aus gewissen Einzelereignissen vorherzusagen,
die dazu aber nicht immer ausreichen. Unter glicklichen Umsténden ist damit sehr
frhzeitig eine sinnvolle Solldruckvorgabe zu erzielen. Das wirkt sich bei der
verwendeten elektrommechanischen Bremse vorteilhaft aus, insbesondere da das
Stellglied im Vergleich zu einer Hydraulik langsamer reagiert.
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3.2.2 Erweiterungsmoglichkeiten des Zustandsautomaten

Die Problematik des beschriebenen Zustandsautomaten liegt darin, dass Fehler bei
der Beurteilung von Einzelereignissen spat oder iberhaupt nicht erkannt und korrigiert
werden. Es seien zwei Beispiele genannt: Die Bestimmung des Arbeitspunktes erfolgt
vollig falsch, wenn bei Belagwechsel Asphalt zu Eis noch derjenige Druck als
Arbeitspunkt eingespeichert wird, der zuvor auf Asphalt eingebracht werden konnte.
Auch der Druckwiederaufbau kann falsch erfolgen. Wenn das Rad sehr schnell
wiederbeschleunigt, z.B. nach einem durch ein Schlagloch verursachten
Radgeschwindigkeitseinbruch, erfolgt der Druckaufbau zu langsam. Auf Eisflachen
hingegen kann die Radwiederbeschleunigung so langsam verlaufen, dass der
Druckaufbau durch die fest eingestellte Aufbaukennlinie relativ schneller stattfindet und
so der Bremsschlupf wieder vergroert wird, bevor das Rad den stabilen Bereich der
K-Schlupf-Kurve erreicht hat.

Um dies zu umgehen, aber weiterhin sehr friih sinnvolle Solldruckvorgaben zu
ermdglichen, wird versucht, durch Zusatzregeln Fehler von Beginn an zu vermeiden
oder sie im Nachhinein zu erkennen und zu korrigieren. Die folgenden Beispiele bilden
einen kleinen Ausschnitt des Mdglichen.

Aus Analysen zurlckliegender Regelzyklen kann die Einstellung des
Zustandsautomaten “nachjustiert* werden. Da sich die Fahrbahnoberflache und damit
die Gultigkeit erlernter Korrekturen &andern kann, darf dieses Vorgehen nur zu
Feinkorrekturen am Zustandsautomaten verwendet werden, eine generelle
Funktionsfahigkeit muss anderweitig sichergestellt sein.

Dazu kommen Erganzungsregeln unter Nutzung noch nicht verwendeter aktueller
Messwerte in Frage. Das sind die Radbeschleunigung, die sonst nur bei
Nulldurchgang zum Start der Druckaufbauphase verwendet wird, und der
Druckmesswert, der bisher nur zur Arbeitspunktbestimmung beim Uberschreiten der
Schlupfschwelle dient.

Zu diesen Messgrossen werden verschiedene Bedingungen formuliert, um Korrekturen
an den Kennlinien bzw. dem Arbeitspunkt vorzunehmen. So wird der Druckaufbau bei
niedrig vermutetem Reibwert nicht schon beim ersten Rickgang des Bremsschlupfs
gestartet, sondern erst, wenn das Rad sich fast wieder im stabilen Bereich der p-
Schlupf-Kurve befindet, oder wenn hohe Radwiederbeschleunigungen auftreten. So
werden zu frihe Drucksteigerungen vermieden.

Gegebenenfalls wird der Druckaufbau aber auch beschleunigt: Wenn bei deutlich
hoheren Dricken als berechnet bereits eine Radwiederbeschleunigung einsetzt, wird
der Solldruck angehoben.

Der Arbeitspunkt wird nach unten korrigiert, wenn die Radwiederbeschleunigung erst
bei sehr weit unter dem Arbeitspunkt liegenden Driicken einsetzt.

Mit zunehmender Regelanzahl gestaltet sich das Einbringen neuer Zusatzbedingungen
schwieriger und es kommt zu nicht vorhersehbaren Interaktionen der Regeln
untereinander, insbesondere wenn plotzlich ein anderes Radverhalten erzielt werden
soll, als bei der urspriinglichen Formulierung der Regeln zugrundegelegt war. Eine
solche gewinschte Anderung kann z.B. eine Sollschlupfanderung durch einen
Fahrdynamikregler sein.

Die mit dem Zustandsautomaten gefundenen Regeln wurden zur Steigerung der
Ubersichtlichkeit und Einstellbarkeit mit einem Fuzzy-Fachmann in Form eines Fuzzy-
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Reglers umgesetzt [MER98]. Es konnten befriedigende Regel-Ergebnisse erzielt
werden, die vergleichbar mit denen eines um Zusatzregeln erweiterten
Zustandsautomaten waren.

Die grundséatzlichen Probleme hinsichtlich  Ubersichtlichkeit, Analysierbarkeit,
Erweiterbarkeit und Flexibilitat bei Regelzielanderungen bleiben jedoch bestehen, da
kein analytisch geschlossener, untersuchbarer Regelansatz vorliegt. Durch die Vielzahl
der Regeln und ihre moglichen Interaktionen ist nicht abzusehen, ob alle Sonderfalle
abgedeckt werden und welche Reaktionen ungunstigstenfalls zu erwarten sind. Daher
wird der Ansatz des Zustandsautomaten als ungeeignet eingestuft und nicht weiter
verfolgt.

Fir einen leistungsfahigen, analysierbaren und flexiblen Radschlupfregler folgt, dass
der Grund-Algorithmus moglichst einfach und robust sein sollte, z.B. indem
kontinuierlich alle verfigbaren Messwerte eingerechnet werden, ohne dafur
Sonderregeln zu bendtigen. Eventuelle Zusatzregeln und Erkennungsmechanismen
sollten hdchstens zu Feinkorrekturen verwendet werden, nicht jedoch zur
Funktionsfahigkeit oder Stabilitat notwendig sein.
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3.3 Regelung im stabilen Ast der p-Schlupf-Kurve

3.3.1 Identifikation des Haftmaximums aus dem Reifenverhalten im
stabilen Bereich

In diesem Kapitel wird untersucht, ob es moglich ist, einen Radschlupfregler zu
realisieren, der wahrend der ABS-Regelung das Haftmaximum des Reifens nicht
Uberschreitet.

Aus den SensorgroRen Raddrehzahl und Bremsdruck kann ein konstant genau am
Haftmaximum gebremstes Rad nicht identifiziert werden. In diesem Zustand kommt es
weder zu Radverzdgerungen, die jenseits der méglichen Fahrzeugverzégerung liegen,
noch zu signifikanten Drehzahlunterschieden der Rader untereinander. Es ist nur zu
erkennen, dass noch nicht im instabilen Ast, d.h. jenseits des Haftmaximums, der
p-Schlupf-Kurve gebremst wird (u-Schlupf-Kurve siehe z.B. Abb. 2.1.1.e). Wie weit der
momentane Betriebspunkt vom instabilen Ast der p-Schlupf-Kurve entfernt ist und ob
noch eine Druckerhéhung zum Erreichen des Haftmaximums nétig ist, ist nicht zu
beurteilen.

Soll das Haftmaximum des Rades wahrend einer ABS-Bremsung nicht Uberschritten
werden, muss der Abstand des momentanen Betriebspunktes vom Haftmaximum
abgeschatzt werden. Das ist durch Identifikation der momentanen Steigung der
p-Schlupf-Kurve denkbar, da deren Steigung kurz vor dem Haftmaximum deutlich
abnimmt. Eine zugehtrige Regelung wird dann darauf abzielen, das Rad in einem
Radschlupfbereich mit geringer positiver Reststeigung der p-Schlupf-Kurve zu halten,
um nahe dem Haftmaximum zu arbeiten.

Grundsatzlich kann die lokale Steigung einer Kurve nicht aus der Kenntnis eines
einzigen Punktes der Kurve bestimmt werden. Das Rad ist daher in verschiedenen
Schlupfzustanden zu erfassen; d.h. der Bremsdruck muss moduliert werden. Die
untersuchte Modulationsfrequenz wird mit 5 Hz unterhalb mdglicher Fahrwerks-
resonanzen gewahlt, auf héhere bzw. tiefere Frequenzen wird spater eingegangen.

Fur 5 Hz sprechen folgende Uberlegungen: Die Bremsdruckanpassung von niedrigem
auf hoheren Reibwert soll in héchstens 700 ms erfolgen, um zu lange unterbremste
Phasen zu vermeiden (Anforderung der Fahrzeughersteller). Fir die eigentliche
Drucksteigerung werden 200-300 ms als sinnvoll erachtet. Der Aktuator kénnte diese
Drucksteigerung zwar auch in ca. 150 ms erzielen, allerdings ermdglicht eine
reduzierte Motordrehzahl ein schnelleres Umkehrverhalten des Aktuators und
verringert damit die zu erwartenden Radgeschwindigkeitseinbriiche. Das Einregeln des
neuen Arbeitspunkts wird so erleichtert. Fur die Druckmodulationen zur Detektion der
Kennliniensteigung verbleiben damit 400-500 ms. Wenn man sich innerhalb dieser Zeit
zum Erkennen einer Reibwertanderung auf wenigstens zwei Modulationszyklen
stutzen will, so ergibt sich mindestens die gewéhlte Modulationsfrequenz von 5 Hz.

Zunachst wird die Amplitude der Raddrehzahlreaktion auf verschiedene
Bremsmomentamplituden in verschiedenen Punkten der p-Schlupf-Kurve gesucht.
Unter dem Begriff Amplitude im Zusammenhang mit der Radgeschwindigkeit wird die
halbe Differenz zwischen aufeinanderfolgenden Maximal- und Minimalwerten
verstanden. Die zu Grunde liegende Differentialgleichung erster Ordnung lautet:

< M grems () + Myuna (@) Gl. 3.3.1.a

wRad (O =

Rad
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Das von der Bremse verursachte Moment Mg..ms(t) beinhaltet das aufgepragte Signal,
eine Sinusfunktion der Frequenz 5 Hz. Der Term Mguni(w), der das von der
Reifenreibung verursachte Moment beschreibt, fiihrt zu folgender Situation: Wird
Megrng(@) als linear in w angenommen, so ist mit keiner hinreichenden Beschreibung
des Reifenverhaltens zu rechnen, insbesondere Radblockieren kann nicht realistisch
dargestellt werden. Doch schon die ebenfalls stark vereinfachende Annahme einer
guadratischen Abhangigkeit von Mg..(w) von w hat keine allgemeine analytische
Losung mehr. Es kommen entweder analytische N&herungsverfahren wie die
sukzessive Approximation nach Picard ([BRO89]) oder eine numerische Simulation in
Frage. Es wird der zweite Ldsungsweg gewahlt, da dabei eine umfangreiche und
realitditsnahe Beschreibung des Reifenverhaltens eingesetzt werden kann, die Uber
eine quadratische Naherung hinaus geht (‘Magic Tyre Formula’, [PAC87]).

Die Simulationen werden fir eine Fahrgeschwindigkeit von 60 km/h durchgefihrt unter
der Annahme von Hochreibwert (z.B. trockenem Asphalt) und einem Haftmaximum bei
7% Schlupf. Variiert wird die Druckamplitude und der Druckmittelwert. Gesucht wird
nach einer Einstellung, die es ermdéglicht, die Steigung der p-Schlupf-Kurve so sicher
zu detektieren, dass im Mittel mindestens 90% des am Haftmaximum mdglichen
Druckes eingestellt werden kénnen, um eine Konkurrenzfahigkeit mit bekannten
Bremsanlagen erwarten zu lassen.

N
(63}
T

Druckamplitude = 12.5% des Drucks
bei Ausnutzung der max. Reifenhaftung

N
T

1.5

Radgeschwindigkeitsamplitude (km/h)

0 ‘ ‘ ‘ ruckamplitude = 2.5%
75 80 85 90 95 100
Bremsdruckmittelwert (% des Drucks bei Ausnutzung der max. Reifenhaftung)

Abb. 3.3.1.a Simulierte Radgeschwindigkeitsamplituden bei aufgepragten 5 Hz-
Bremsdrucksignalen, deren Amplituden in 1.25 %-Schritten von
2.5% bis 12.5 % des am Reifenhaftmaximum méglichen Drucks
variieren

In Abb. 3.3.1.a sind Kurven flr verschieden groRe Druckamplituden dargestellt, wobei
die Amplitude in 1,25%-Schritten von 2,5% bis 12,5% des Blockierdruckes variiert ist,
die Kurven enden rechts an der Stelle, an der es zu einem Blockieren des Rades
kommt. Der starke Anstieg der Kurven kurz vor Erreichen der Instabilitat rihrt daher,
dass das Rad zumindest zeitweise bis in Bereiche der p-Schlupf-Kurve vordringt, in
denen die Kurvensteigung sehr gering oder schon leicht negativ ist und die
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eingebrachten Bremsmomente immer mehr in eine ungehinderte Radverzdgerung
umgesetzt werden, bis schlie3lich das Haftmaximum dauerhaft Giberschritten wird.

Uberlagerte Verwindungsvorgange in Reifen und Radaufhangung (Kap. 2.1.3., Die
Aussagekraft von Raddrehzahlmessungen) sind nicht berlcksichtigt. Zum Einen sind
die Anregungen sehr viel geringer als z.B. beim untersuchten harten Anbremsen. Zum
Anderen fihren die Verwindungsvorgange, die im Fahrwerk stattfinden, zu einem im
Wesentlichen systematischen Fehler, der zwar das gemessene absolute Niveau der
Raddrehzahlamplituden verschiebt, nicht jedoch die entscheidende
Amplitudenanderung verfélscht, solange keine Resonanzeffekte angeregt werden.

Es gibt auch Vorschlage, gerade Resonanzeffekte z.B. der Torsionsschwingung im
Reifen zur ldentifikation des Haftmaximums heranzuziehen [SUG98]. Dazu soll dem
Bremsdruck ein Signal aufgepragt werden, das die Resonanzfrequenz des Systems
aus Felge und am Untergrund haftendem Reifengurtel trifft. Wird das Resonanzsystem
Felge-Reifengurtel  verstimmt, so ist das an einer zurtuckgehenden
Radgeschwindigkeitsamplitude zu erkennen. Genau das geschieht im Bereich des
Haftmaximums. Die vom Reifengurtel auf den Untergrund Ubertragene Kraft andert
sich nicht mehr in Abh&ngigkeit von dessen Gleitgeschwindigkeit. Die Resonanzeffekt
geht zuriick und das Haftmaximum ist identifiziert.

Das Verfahren kann nicht angewendet werden. Zum Einen liegt die notwendige
Modulationsfrequenz typisch bei 40 Hz und kann von den Aktuatoren nicht mit
nennenswerter Amplitude eingestellt werden. Zum Anderen &ndern sich die
Resonanzeigenschaften (Frequenz und Breite des Resonanzbereichs) in Abhangigkeit
von Felgentragheitsmoment, Reifentyp, Luftdruck, Zuladung und Profiltiefe. Diese
notwendigen Informationen stehen jedoch innerhalb eines Radschlupfreglers nicht zur
Verfligung.
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3.3.2 Versuchsergebnisse

Es wird ein Praxistest mit 10%iger Bremsdruckamplitude durchgefiihrt. Diese
Einstellung wird gewahlt, weil sie theoretisch sowohl ein relativ hohes mittleres
Druckniveau von etwa 97% des Blockierdruckes ohne Radblockieren zuldsst als auch
die Veranderungen der Radgeschwindigkeitsamplitude in Abhangigkeit von der
mittleren Ausnutzung der Reifenhaftung nicht zu klein scheinen.

Eine Erhéhung des mittleren Druckes von z.B. 90% auf 95% des Blockierdruckes
sollte (Abb. 3.3.1.a) zu einer Veranderung der Radgeschwindigkeitsamplitude um
knapp 1 km/h fuhren. Diese Veranderung liegt im Normalfall Gber dem
Signalrauschen. Eine Fourieranalyse der Radgeschwindigkeiten gebremster Rader
(ohne aufmodulierte Druckschwankungen und noch nicht in ABS-Regelung) zeigt im
Bereich um 5 Hz typisch eine Radamplitude von 0.25 km/h. Diese Stdrungen
schwanken stark je nach Untergrund, Reifen- und Bremsenzustand, als auch
statistisch mit jeder Einzelbremsung.

Die folgenden Kurven (Abb. 3.3.2.a,b) zeigen die entsprechenden Messergebnisse. Es
sind jeweils drei Versuchslaufe A, B und C dargestellt. Alle Versuche sind auf dem
gleichen Asphalt-Untergrund gefahren, die eingestellten Bremsmomentverlaufe liegen
bei allen Versuchen gleich, Versuch B wurde allerdings wegen Radblockierens
abgebrochen.
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Abb. 3.3.2.a Radgeschwindigkeitsamplituden bei Aufmodulation eines
5-Hz-Signals auf ein linear anwachsendes Bremsmoment

Abb. 3.3.2.b  Linear anwachsendes Bremsmoment mit aufgepragtem 5-Hz Signal

Bei den Radgeschwindigkeiten (Abb. 3.3.2.a) ist nur auf die Amplituden zu achten. lhr
Absolutniveau variiert etwas, da es sehr schwierig ist, die Fahrzeuggeschwindigkeit
durch gleichzeitiges Gasgeben fir jede Messung auf identischem Niveau zu halten.
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Die Bremsmomente (Abb. 3.3.2.b) zeigen, dass die Aktuatoren den erwinschten
Verlauf mit auf die lineare Bremsmomentsteigerung aufmoduliertem Sinus etwas
deformiert haben.

Bei Versuch A stellt sich die erwartete Modulation der Raddrehzahl (in Abb. 3.3.2.a)
nicht in erwartetem Umfang ein, zum Zeitpunkt 4.8 s ist eine Stérung durch eine
Unebenheit des Untergrundes zu erkennen. Es wird vermutet, dass das Rad auf einer
griffigeren Spur als bei Versuch B und C lief.

Bei Versuch B kann ein Zusammenhang der Radgeschwindigkeit mit dem
Bremsmoment bestenfalls vermutet werden, vor allem ist jedoch eine Anregung der
10 Hz Fahrwerkseigenfrequenz zu erkennen. Kurz nach 5 s kommt es zum Blockieren
des Rades und der Versuch wird abgebrochen, Ursache durfte eine weniger griffige
Stelle des Untergrunds sein. Das Uberschreiten des Haftmaximums wéare aus dem
vorausgehenden Radverhalten nicht zuverlassig voraussagbar gewesen.

Bei Versuch C ist mit anwachsendem mittlerem Bremsmoment und damit
zunehmender Reibwertausnutzung die erwartete Zunahme der Radgeschwindigkeits-
amplitude zu erkennen. Allerdings ist der Zusammenhang nicht klar genug, um im
Zweifelsfall aus hochstens zwei Modulationszyklen Schlliisse Uber die momentane
Reibwertausnutzung ziehen zu kénnen.

In etwa 2/3 der weiteren Versuche ergab sich ein bedingt aussagekraftiges
Radverhalten vergleichbar Versuch C, ansonsten kam es zu Ergebnissen vergleichbar
Versuchslauf A oder B. Fur ein ABS ist das erzielte Radverhalten damit nicht sicher
und  schnell genug  auswertbar. Der Ansatz, mittels  aufgepragter
Bremsdruckschwankungen im stabilen Reifenbereich ohne Uberschreiten des
Haftmaximums ein ABS darzustellen, wird verworfen.

Bei der Ursachensuche fur das Nichtfunktionieren ist man ohne erheblichen
experimentellen Aufwand auf Vermutungen angewiesen, da es nicht ohne weiteres
maglich ist, eine Bremsung beziglich Ort und Geschwindigkeit exakt zu wiederholen,
oder Zeitpunkte wahrend der Bremsung mit Stellen des Untergrundes zu identifizieren
und diesen anschlieend n&her zu untersuchen.

Zur Uberprifung der Vermutung, dass geringfiigige Inhomogenititen des
Untergrundes den Raddrehzahlverlauf stark beeinflussen koénnen, wird in der
Simulation die Radreaktion auf homogenem Untergrund verglichen mit den
Raddrehzahlverlaufen, die sich einstellen, wenn der Untergrund Stellen aufweist, die
um nur 5% Uber bzw. unter dem sonstigen Reibwert liegen.

Diese Stellen werden in den Zeiten angenommen, in denen der Bremsdruck 95%
seines lokalen Maximums (berschritten hat. Bei 60 km/h entspricht das einer
Storstellenlange von 30 cm. Es zeigt sich, dass selbst eine kurzfristige Anhebung des
Reibwertes um 5% ausreicht, um die Raddrehzahlamplitude um etwa ein Drittel zu
reduzieren, wahrend 5% niedrigere Reibwerte die Amplitude ungefahr verdoppelt. Der
Einfluss solcher kurzer Stoérstellen auf die Radgeschwindigkeit ist grof3er als die
Unterschiede, die sich einstellen, wenn die mittlere Reibwertausnutzung Uber den
gesamten dargestellten Bereich, d.h. zwischen 85% und 95%, variiert (Abb. 3.3.2.c,d).
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Abb. 3.3.2.c  Simulierte Radgeschwindigkeitsamplituden bei Aufmodulation eines
5-Hz-Signals auf ein linear anwachsendes Bremsmoment

Abb. 3.3.2.c  Simuliertes linear anwachsendes Bremsmoment mit aufgepragtem
5-Hz-Signal

Ein Versuch bei hoheren Frequenzen als 5 Hz erscheint nicht sinnvoll. Mit
zunehmender Frequenz der Bremsdruckmodulationen muss die Amplitude des
Bremsmoments zur Aufrechterhaltung vergleichbarer Radgeschwindigkeitsamplituden
gesteigert werden. Der Einfluss der Steigung der p-Schlupf-Kurve auf die
Raddrehzahlamplitude wird dennoch immer kleiner, weil dann die gleichgebliebenen
Schwankungen des Momentes durch den Untergrund fir immer kleinere Zeiten auf die
Radtragheit wirken. Die Radtragheit integriert die auftretenden Drehmomente zur
Raddrehzahl auf, die Integration wirkt dabei als Tiefpass.

Bei Betrieb unter 5 Hz muss in jedem Regelzyklus erkannt werden, ob das
Haftmaximums genutzt wird, um zu lange unterbremste Phasen zu verhindern. Als
sicher erkennbar kbnnen Raddrehzahleinbriiche von wenigen km/h betrachtet werden,
was bedeutet, dass das Haftmaximum in jedem Falle kurzfristig eindeutig Uberschritten
werden muss.

Da das Uberschreiten des Haftmaximums zu EinbuRen bei Bremsweg und
Seitenfihrungskraft  fohrt, ist es sinnvoll, zwischen solchen Reibwert-
Identifizierungsphasen mdglichst lange knapp unter dem identifizierten Haftmaximum
zu bremsen. Die Regelfrequenz sollte deshalb so niedrig wie moglich gehalten werden,
mit der Einschrénkung dass die erwunschten Erkennungszeiten fir eine
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Reibwerterhthung eingehalten werden kdnnen. Allgemein verkirzt sich die tolerierbare
Erkennungszeit, je niedriger die momentanen Bremsdricke sind, da dann die
potenzielle Unterschreitung des optimalen Bremsdrucks und damit eventuelle
VerzogerungseinbuBen am gréRten sind. D.h. die Regelfrequenz darf leicht
reibwertabhangig sein mit héheren Frequenzen auf niedrigen Reibwerten.

Zusammenfassend lasst sich aus diesem Kapitel folgern, dass das Rad ca. zwei mal
pro Sekunde in Uberhdhten Schlupf getrieben werden muss. Das entspricht auch dem
Vorgehen bekannter ABS-Algorithmen fur konventionelle Bremsen.
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3.4 Regelung im instabilen Ast der p-Schlupf-Kurve

3.4.1 Darstellung des Gesamtsystems als Ubertragungsfunktion

Die Regelung im instabilen Ast der p-Schlupf-Kurve wird untersucht, da das Rad fir
Fahrdynamikeingriffe in diesem Bereich geregelt werden soll. Aber auch wahrend
einer ABS-Regelung gelangt das Rad (Kap. 3.3.) zeitweise in diesen Bereich, so dass
spater (Kap. 3.5.) aus den Ergebnissen auch Ansatze fiir ein ABS abgeleitet werden
koénnen.

Zur theoretischen Untersuchung wird, wie schon im vorhergehenden Kapitel, ein
Einradmodell statt eines Gesamtfahrzeugmodells herangezogen. Die Teile dieser
Struktur, d.h. das Rad, der Bremsaktuator, die Kommunikations- und Rechenzeiten
und der eingesetzte Regler, werden jeweils als Ubertragungsfunktion dargestellt, d.h.
nach Laplace-Transformation (Gl. 3.4.1.a) aus dem Zeitbereich in den Bildbereich.

(e¢]

-slt
f(t)o—-F(s)::tlgf(t)@ at

;, suc Gl.3.4.1.a

Durch dieses in der Regelungstechnik ubliche Verfahren ergibt sich fur lineare,
zeitinvariante  Systeme eine einfache, algebraische Behandelbarkeit von
Differenzialgleichungssystemen [REU89]. Insbesondere das Integrieren und
Differenzieren im Zeitbereich stellt sich im Bildbereich durch Dividieren durch s und
Multiplizieren mit s dar. Die Lage etwaiger Polstellen der Ubertragungsfunktionen wird
immer angegeben, da sie (in Kap. 3.4.2) zu Stabilitatsuntersuchungen benétigt wird.

3.4.1.1 Die Ubertragungsfunktion des Reifens

Das nicht angetriebene Rad besitzt ein Rotationstragheitsmoment, das ein
einwirkendes Drehmoment zu einer Drehzahl aufintegriert. Dieses Drehmoment ist die
Summe des eingestellten Bremsmomentes und des durch die Reibung des Reifens
verursachten Moments (Abb. 3.4.1.1.a).

Die Reifenkennlinie wird linearisiert, d.h. das Moment aus der Reifenreibung wird um
den Arbeitspunkt als lineare Funktion der Raddrehzahl genédhert, der
Proportionalitatsfaktor ist Kpgrer und wird im Folgenden mit Steigung der
Reifenkennlinie bezeichnet. Im zu untersuchenden Anwendungsfall, d.h. bei Regelung
jenseits des Haftmaximums, &ndert sich die Steigung der Reifenkennlinie in
Abhangigkeit vom Schlupf nur noch langsam. Dies gilt verstarkt innerhalb des wahrend
der Regelung zusétzlich eingeschrankten Radgeschwindigkeits- und damit auch
Schlupf-Arbeitsbereichs und rechtfertigt den linearisierten Ansatz fir die
Reifenkennlinie. Der fur die Regelung unglnstigste relevante Kpges -Wert wird im
weiteren Verlauf dieses Kapitels abgeschéatzt werden.

Der zur Reifenbeschreibung eigentlich notwendige konstante Anteil des linearisierten
Ansatzes, der das Reifenmoment im Arbeitspunkt angeben sollte, wird nicht
bericksichtigt. Er spielt fur die Stabilitats-Untersuchung des Systems keine Rolle, da
der Konstantteil so wirkt wie eine konstante Storgrof3e ohne dynamisches Verhalten.
Bei linearen Systemen wird dadurch das Stabilitdétsverhalten nicht beeinflusst:
Konstante StorgrofRen kénnen bei stabilen Regelsystemen zwar zu einer bleibenden
Regelabweichung fihren, das Systemverhalten um diesen verschobenen Arbeitspunkt
bleibt aber unverandert. Auf bleibende Regelabweichungen wird spater eingegangen.
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Reifenformulierung im Zeitbereich

-+ =
:‘E’er?;rir&)ﬁ Moment(t)D[ w(t) - I
+

Relbmoment(t Reibmoment (t) = a(t) Kp,

Moment (t) it o>

j

oft)

eif

1,

Reifenformulierung im Bildbereich

wfs)—>

Moment S
_ Bremsen- + Moment(s)> W(S) ( )Gl_
moment(s) 9 S

j

Reibmoment(s)

Reibmoment (s) = «.(s) [Kp

Reif

L‘E;

Abb. 3.4.1.1.a Reifenformulierungen

Wird  Vorwartszweig und  Rickkopplung im  Bildbereich  zur  Reifen-
Ubertragungsfunktion Frei(s) zusammengefasst und Kigeir .= o' eingesetzt, so ergibt
sich:

Ki..
Freir (S) = — Gl. 3.4.1.1.b
- Ki Reif D(p Reif

Kpg.; >0 O Polstellepositiv
Kpg.; =0 O Polstelleim Ursprung(auf imaginarerAchse)
KPger <O 0O  Polstelle negativ

Die Lage der durch das Reifenverhalten verursachten Polstellen hangt von dem
Vorzeichen von Kpgrer ab. Die nachfolgenden Bezeichnungen positiv und negativ
beziehen sich auf den Realteil der Polstelle. Positive Polstellen fuhren leicht zur
Instabilitdit des Gesamtsystems, da sie Stérungen verstarken. lhnen muss aktiv
entgegengewirkt werden.
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Wegen Verwechslungsgefahr sei darauf hingewiesen dass im instabilen, abfallenden
Bereich der p-Schlupf-Kurve Kpgrer Nicht negativ sondern positiv ist, da Kpges die
Ableitung des Reifendrehmoments nach der Raddrehzahl und nicht nach dem Schlupf
ist.

3.4.1.2 Die Ubertragungsfunktion des Stellglieds
Das Stellglied besteht aus Aktuator mit Aktuatorregelung sowie Totzeiten, die durch
die elektrische Kommunikation Uber den Bremsbus und durch die eigentlichen

Rechenzeiten der Prozessoren bedingt sind. Durch Zusammenfassung zu einer
einzigen Totzeit T,y ergeben sich folgende Darstellungen (Abb. 3.4.1.2.a):

Totzeitformulierung im Zeitbereich

Eingangs- Ausgangs-

wert(t Ausgangswert (t) = Eingangswert (t-T,,,) wert)
Totzeitformulierung im Bildbereich
—E'V’sz‘t?gs Ausgangswert (s) = Eingangswert (s) (@ * FAL$3§&%SH>

Abb. 3.4.1.2.a Totzeitformulierungen

Eine genaue Aktuatorformulierung sollte die mechanischen und elektrischen
Eigenschaften von Stellmotor und Bremssattel sowie den unterlagerten Druckregler in
allen Einzelheiten darstellen. Der Aktuator ist kein lineares Glied, da z.B. seine
maximalen Motorstrome und Zuspannkrafte beschrankt sind. Bei praziser
Formulierung ware das Bremsenmodell fir die meisten Analysemethoden nicht
zuganglich. Daher wird eine vereinfachende Beschreibung gewahlt.

Das Aktuatorverhalten lasst sich durch die Wahl eines Verzdgerungsgliedes
2. Ordnung, kurz PT2-Glied genannt, als Ersatzsystem néhern (Abb. 3.4.1.2.b). Die
Ordnung muss zwei betragen, da zwei Energiespeicher im System vorhanden sind: die
in dem gespannten Bremssattel und in der Bewegung der Antriebsteile gespeicherten
Energien.

Das wohl gelaufigste Beispiel fir ein entsprechendes System 2. Ordnung ist eine
Masse, die Uber ein Feder-Dampfer-System an einem verschiebbaren Punkt befestigt
ist. Dieses System zeigt ein Verhalten analog dem des Aktuators: Sollwertdnderungen
entsprechen der Verschiebung des Aufhangungspunktes, Istwertanderungen
entsprechen Positionséanderungen der Masse.

Die Entsprechungen zum Aktuator im Feder-Masse-Bild sind wie folgt: Kpa« bedeutete
nicht mehr die Umrechnung von Solldruck in Sollmoment sondern die “Umrechnung”
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Sollposition in Sollpaosition, d.h. Kpa ware gleich Eins. T1 wirde das Verhaltnis der
Dampfung zur Federkonstanten angeben, T2, das Verhaltnis der Masse zur
Federkonstanten.

Aktuatorformulierung im Zeitbereich

O T1 T2 2 [
s oo, Ak d TAk d [IBremsmoment (t) =Solldruck (t) |- Brems- .
druck(t) Kp dt Kp 2 moment(t)
HPa P Akt Ot H
Aktuatorformulierung im Bildbereich
s Bremsmoment () = KPoe Solldruck (s) preme >

t
(1+TL,, S+T2,.5°) moment(s)

Abb. 3.4.1.2.b Aktuatorformulierungen

Fasst man das Aktuatorverhalten und das Totzeitverhalten zu der
Ubertragungsfunktion Fs.(s) des Stellgliedes zusammen, so ergibt sich Gl. 3.4.1.2.a:

Kp Akt Ep ~Tror*s
2
1+71,, +72,,.$

Fowen(S)= Gl.3.4.1.2.a

Geeignete Zeitkonstanten T1,, und T24 werden durch Anpassen der Modellreaktion
mittels “least squares fit* an das gemessene Aktuatorverhalten bestimmt. In der
nachfolgenden Darstellung sind eine Drucksollvorgabe mit gemessener Druckantwort
zu sehen, sowie zwei Druckantworten, wie sie obiges Modell der Regelstrecke liefern
kann, wenn die Totzeit beriicksichtigt bzw. vernachlassigt wird. Fir den ersten Fall ist
die Totzeit Ty, durch bekannte Rechen- und Kommunikationszeiten mit 25 ms
vorgegeben. T, wird zu (0.95/ 80 sec.) und T24 zu (1 / 80 sec.)? bestimmt.

Bei Formulierung unter Vernachlassigung des Totzeitgliedes, d.h. T, wird gleich Null
gesetzt, ist zum Ausgleich der Aktuator entsprechend “langsamer* beschrieben: T1k
ist hier gleich (0.9 /40 sec) und T2, gleich (1/40 sec.)2. Mit dieser Vereinfachung
entfallt die e-Funktion, was analytische Betrachtungen erleichtert. Die Formulierung mit
Totzeitglied fuhrt allerdings zu einem offensichtlich wesentlich besser die Realitat
widerspiegelnden Modell (Abb. 3.4.1.2.c).
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50 Solldruck |
s Istdruck

— Fit PT-2 mit Totzeit

------ Fit PT-2 ohne Totzeit

N
(6]
T

Il

Druck (bar)
N
o

w
a1
T

30

25 1 1 1
1.6 1.65 1.7 1.75 1.8 1.85 1.9 1.95 2

Zeit (s)

Abb. 3.4.1.2.c Reale und genaherte Sprungantworten des Stellglieds

Eine Vergleich der Parameter der beiden Darstellungen im Zeit- und im Bildbereich
ergibt, dass bei einem Tragheitsmoment des Aktuators grofRer Null (was fir einen real
existierenden Aktuator zwingend der Fall ist) auch T2 grof3er Null sein muss. Die
durch das Stellglied verursachten Polstellen haben damit immer negativen Realteil:

-T1,, +4/T1:, —4(012
s(Polstelle), , = —2¢ \Z/Erf\zkt AC O Polstelle negativ Gl. 3.4.1.2.b
Akt
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3.4.1.3 Die Ubertragungsfunktion eines Reglers

Der Regler wird zunéchst als PID-Regler angenommen (Abb. 3.4.1.3.a). Spater
werden auch andere Ansatze untersucht.

Reglerformulierung im Zeitbereich

Solldruck (t) =

Regel-

— . 1 d . Solldruck(t)—>

abweichung® 1 =p_ E%+ = I dt +Tv,,, p EQegelabwelchung (t)
rlReg

Reglerformulierung im Bildbereich

Solldruck (s) =
Regel-

N 1 _ Solldruck(s) ™
abweichung(s) | _ KPreg [%+ +sv,, H]Regelabwelchung (s) %
Reg

Abb. 3.4.1.3.a Reglerformulierungen
Die Ubertragungsfunktion des PID-Reglers Fregpid(s) lautet:

FregPid(s) = Kpge, D’ln +l+sD’vRegE Gl. 3.4.1.3a

Reg

KpPreg: Threg UNd TVgey sind die Parameter zum Einstellen des Proportional-, Integral-
und Differenzial-Anteils der Regelung. Die Ubertragungskunktion verursacht einen Pol
im Ursprung. Wird der Regler ohne I-Anteil formuliert, wird kein Pol verursacht.

kein |-Anteil bedeutet: kein D-Anteil bedeutet:
1
—— =0 SVg, =0 Gl. 3.4.1.3b
S D’nReg

Das Umsetzen der mathematischen Formulierung eines D-Anteils ist in der Praxis nur
naherungsweise mdoglich, weil dazu die Ableitung der Regelabweichung sofort
verfugbar sein muss. Messrauschen wirkt sich in der Signhalableitung jedoch verstarkt
aus, so dass eine Filterung notwendig wird. Diese kann durch Ersetzen des D-Anteils
S Vgeq durch einen DT1-Anteil s[Tvgeo/(1+STF) bertcksichtigt werden (Gl. 3.4.1.3.c),
was einer Signalfilterung 1.0rdnung entspricht. Diese Erweiterung wird in numerischen
Berechnungen beriicksichtigt. Als Filterzeit T, werden dabei drei Rechenzyklen, d.h.
15 ms, angenommen, da die Ableitungen der Raddrehzahlwerte frihestens durch
Filterung dieser GréRenordnung aussagekraftige Werte ergeben. Die damit erhaltene
Ubertragungsfunktion Fregpidt1(s) des Reglers lautet:

60



Freg PIdt1(s) = K| 1 414 S Vieg Gl.3.4.1.3
I S) = .o.4.1.0.C
Regp pReg D— nReg 1 + SD-F”[

Die durch die Einfigung des Filters hinzukommende Polstelle hat negativen Realteil.
Der Regler selbst verursacht folgende Polstellen:

I-Anteil 0 Polstelle im Ursprung (d.h. auf imaginarer Achse)
DT1-Anteil O Polstelle negativ

/ \ Stdrungen(s)
Strecke +
& Moment(s)4©
ute) S_KpReif KilJ
+

Bremsmoment(s)

a N
Regler Stellglied

Q}MS)% KD, [Er N
+

w-Soll(s) K /

Sol- | KD e BT

sIn,, 8V E e (1+TL, s+T2,,S%)

Abb. 3.4.1.3.b Ubersicht tiber das Gesamtsystem mit PID-Regler

Die Gesamtstruktur aus Regelstrecke, Stellglied und Regler ohne Filter wird durch das
System in Abb. 3.4.1.3.b abgebildet.

Der gesamte offene Regelkreis, d.h. ohne Beachtung der Rickkopplung des
Streckenausganges in den Reglereingang, wird (bei Verwendung eines PID-Reglers
ohne Filter) durch die Ubertragungsfunktion Fypid(s), Gl. 3.4.1.3.d beschrieben:

Fypid(s)=

K Kie, Troi's L) Gl. 3.4.1.3.d
Joy O . Reif e T Dﬂi(@eg[%% +1+SD—VReg%
1+TL, 8+T2,,[8 S-KiooyKiei = T 1keq
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3.4.2 Untersuchung von Proportional-Integral-Differenzial-Reglern
3.4.2.1 Stabilitatsbedingungen

Es gibt mehrere Verfahren, um aus dem Verhalten der Ubertragungsfunktion des
offenen Regelkreises auf die Stabilitat des geschlossenen Kreises zu schlie3en. Einen
guten Uberblick geben [REU89], [FOL94].

Um Stabilitdtsaussagen treffen zu kénnen wird das Nyquistkriterium angewendet, da
alle anderen Verfahren auf Systeme ohne Totzeit beschréankt sind [UNB97]. Das
Nyquistkriterium betrachtet die Winkelanderung Ag¢, mit der die Ubertragungsfunktion
den ,Kritischen Punkt’ (-1, 00) umlauft, wenn s den Bereich von Ol bis oo[ll durchlauft.
Die grafische Darstellung nennt man Ortskurven. Das Nyquistkriterium flr Stabilitat
lautet:

2¢=2 [0 s + Nimag )E% Gl.3.4.2.1.a
mit:  n,s : Zahl der Polstellen des offenen Kreises mit Realteil > 0

Nimag - Zahl der Polstellen des offenen Kreises auf der imaginaren Achse

Die nachfolgenden Kurven (Abb. 3.4.2.1.a,b) zeigen Ortskurven, die flir einen reinen
Proportionalregler, also ohne |- oder D-Anteil, unter Verwendung des vereinfachten
Streckenmodells ohne Totzeit errechnet sind.

1 ‘
—— stabil
0.8+ --- instabil, Verstarkung zu grof3 |-
instabil, Verstarkung zu klein
0.6 X Kritischer Punkt i
0.4+ q

Realteil

-1 | I !
-2 -1.5 -1 -0.5

Imaginarteil

0

0.5

Abb. 3.4.2.1.a Ortskurven bei verschiedenen P-Reglern
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Abbildung 3.4.2.1.a zeigt den Verlauf fir drei verschiedene Reglerverstarkungen. Der
Betriebszustand des Reifen ist im instabilen Bereich der p-Schlupf-Kurve
angenommen, d.h. Kpgrer groRer Null. Die erforderliche Winkelanderung A¢ betragt
damit 1, da nur eine positive Polstelle verursacht durch das Radverhalten vorliegt. Alle
Kurven in Abb. 3.4.2.1.a beginnen auf der negativen reellen Achse und enden im
Ursprung. Die gestrichelte Kurve bei zu grof3er Reglerverstarkung zeigt eine
Winkelanderung von - 11, d.h. ein Betrachter, der vom Kritischen Punkt aus den Verlauf
der Kurve beobachtet muss sich dabei um eine halbe Umdrehung im Uhrzeigersinn
drehen. Die graue Kurve bei zu kleiner Verstarkung zeigt eine Winkelanderung von
Null. Nur fir die schwarze, durchgezogene Kurve ist die Verstarkung geeignet gewahlt,
die Winkelanderung betragt .

In Abbildung 3.4.2.1.b sind drei Ortskurven bei stabil eingestellten P-Reglern
dargestellt, und zwar fur verschiedene Werte von Kpger : €inmal negativ, einmal Null,
einmal positiv. Alle Kurven enden im Ursprung. Im Falle des negativen Reifenpols, d.h.
Kprer Negativ, hat die Ubertragungsfunktion keine Polstellen, es ergibt sich eine
erforderliche Winkelanderung von Null, was von der grauen Kurve erfullt wird. Fur
Kpreir gleich Null verursacht das Radverhalten einen Pol im Ursprung, die erforderliche
Winkelanderung betragt 12; dies wird von der gestrichelten Kurve erfillt. Flr positives
Kpreir €rgibt sich ein positiver Pol, die erforderliche Winkeldnderung betragt 1, das
Nyquistkriterium wird von der schwarzen durchgezogenen Kurve erfullt.

1.5 T T
Pol durch Reifen positiv
--- Pol durch Reifen im Ursprung
Pol durch Reifen negativ
L X Kritischer Punkt
0.5

Realteil

|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|

o
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|

|

|

|

|

|

|

|

|

|

1

-1.5 I [ I I
-1.5 -1 -0.5 0 0.5 1 15

Imaginarteil

Abb. 3.4.2.1.b Ortskurven bei unterschiedlichem Reifenverhalten bei stabil eingestellten
P-Reglern
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Fur den Fall, dass der Reifen keine Haftwertiiberhéhung zeigt, d.h. Kpger <= 0, ergibt
sich aus dem Verlauf der Ortskurve (Abb. 3.4.2.1.b) kaum ein Stabilitatsproblem. Es
musste flr Kpgeg, das multiplikativ in die Kurven eingeht, der Betrag extrem grof3
und/oder mit falschem (positiven) Vorzeichen gewdahlt werden, um das
Nyquistkriterium nicht zu erfullen. Dieser Fall wird daher nicht ndher untersucht.

Anders bei positivem Kpger (Abb. 3.4.2.1.a,b). Hier muss das Rad aktiv stabilisiert
werden. Es wird sich zeigen, dass der Verstarkungsfaktor des Reglers richtig gewahlt
werden muss, um (ber die Erflllung des Nyquistkriteriums hinaus, das nur eine
Mindestanforderung zur prinzipiellen Funktionsfahigkeit darstellt, ein befriedigendes
Regelverhalten zu erzielen.

Allgemein muss fiur alle realistischen Ubertragungsfunktionen die Ortskurve im
Ursprung enden, da unendlich hohe Frequenzen nicht Gibertragen werden kdénnen. Die
Lage des Endpunktes der Ortskurve liegt damit fest immer genau rechts des Kritischen
Punkts. An Hand des Nyquistkriteriums kann daher ohne weitere Berechnungen nur
aus der Anzahl der Polstellen np.s und nimag angeben werden, in welcher Richtung vom
Kritischen Punkt aus der Startwert der Ortskurve, d.h. fur s gleich Null, liegen muss,
um Stabilitat nicht von vorne herein auszuschlieRen. Die nachfolgende Tabelle
(Tab. 3.4.2.1.a) gibt eine Ubersicht hierliber.

Die Kenntnis der Richtung, in der der Startwert der Ortskurve liegen muss, kann dazu
verwendet werden, den zu untersuchenden Wertebereich einzuschranken (Spalte
"Limes-Bedingung erfullt, wenn:"), was vor allem bei numerischen Untersuchungen
hilfreich ist.
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Regler Pole durch @ Pole durch | A¢ Nyquist Limes F-0(s) Limes —Bedingung
Regler Reifen 5->0i erfillt wenn:
Positiv 32 senkrecht Uber
(-1,0i)
In  negativ reeller
PIDT1 Ursprung + | Ursprung T Richtung von
negativ (-1,0i)
negativ 12 senkrecht unter
(-1,0i) KpPreg/TNreg
<0
positiv 321 senkrecht tber
(-1,0i)
In  negativ reeller
PI,PID Ursprung Ursprung T Richtung von
(-1,0)
negativ 1721 senkrecht unter
(-1,0i)
In  negativ reeller
Positiv T Richtung von
(-1,0i)
PDT1 negativ Ursprung 1/2 1t senkrecht unter
(-1,0i)
In  positiv  reeller
negativ 0 Richtung von <
(_110|) KpReg
_ KPreit/ Kpakt
In  negativ reeller
positiv s Richtung von
(-1,0i)
P.PD keiner Ursprung 12 1 senkrecht unter
(-1,0i)
In  positiv  reeller
negativ 0 Richtung von
(-1,0i)

Tab. 3.4.2.1.a Ubersichtstabelle tiber Regler, Polstellen, Nyquistbedingung und
Startpunkt der Ortskurve
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3.4.2.2 P-Regelung

Fir eine erste analytische Untersuchung der Strecke wird mit der Formulierung ohne
Totzeit und einem reinen Proportionalregler begonnen. Die Ergebnisse werden dazu
verwendet, einen numerischen Algorithmus zu Uberprifen. Zudem werden die Schritte
im einzelnen dargelegt, da sich der Algorithmus, der spater fur die komplizierteren
Falle mit Totzeit, Filterung, P- und D-Anteil eingesetzt wird, an diese Vorgehensweise
anlehnt. Die analytisch untersuchte Ubertragungsfunktion Fyp (s, T7,=0) lautet:

Fop(S, Try =0):=

— KpAkt O K. Ieit
1+ TlAkt [$+ T2Akt BEZ S- KiReif B<pReif

[KDre, = Gl3.4.2.2a

KpAkt |]<I.Rz-:*if |]<IQR’eg
-K iReif D<pReif + ( 1- KiReif D<pﬁ>eif D-lAkt ) 5+ ( T‘L\kt -K iReif D<pRe/f D-ZAkt ) |—_$2 + T2Akr Bj

Um zu bestimmen, unter welcher Winkelanderung 4¢ die Ortskurve den Kritischen
Punkt uml&uft, werden die Schnittpunkte (oder Beruhrungspunkte) der Ortskurve mit
der reellen Achse gesucht, d.h. die Stellen an denen der Imaginéarteil der Ortskurve
verschwindet.

Dazu wird der Bruch mit dem Konjungiert-Komplexen des Nenners erweitert und
anschliel3end der Imaginarteil des so entstandenen Z&ahlers auf Nullstellen untersucht
(Gl. 3.4.2.2b). Der Nenner verursacht an den Nullstellen des Zahlers keinen Pol:
s besteht nur aus einem positiven Imaginarteil, s = iw, w 0 R,’, an den Polstellen der
Ubertragungsfunktion hat s jedoch mit einer Ausnahme einen Realteil ungleich Null:
Nur flr Kpgeir= 0 liegt eine Polstelle bei 0 + 0l Da die nachfolgend gefundene Ldsung
flir Kpgreir= 0 nicht zu Sscpnipunie = 0 + O flhrt, ist auch in diesem Fall eine Polstelle
ausgeschlossen.

0 = KP g LKiges D<pReg [h' (L - Kigeir IKPgeiy (T )IE=T2, D‘;SJ

_ ! Gl.3.4.2.2.b
mit S’KpAkthIReif’KpReg 7 0
- \/KiReif LKP e D-lAkt -1 Gl 3.4.2.2
S ochnitounkt — .o.4.2.2.C
Schnittpun kt T2Akt

FUr Kpreir= 1/ (Kireir*T1ak) gibt es keinen Schnittpunkt mit der reellen Achse, da sich
flr Sschimounke @US Gleichung 3.4.2.2.c dann eine reelle Zahl ergibt, andererseits alle
durchlaufenen s-Werte rein imaginar sind oder Null, was allerdings der Startpunkt der
Ortskurve ist und keine Schnittstelle. Ohne Nulldurchgénge kann der Imaginarteil der
Ortskurve sein Vorzeichen Uber den gesamten Frequenzbereich hin nicht wechseln.
Es genuigt also zur Vorzeichenbetrachtung z.B. den Fall s— o« zu untersuchen. Da nur
das Vorzeichen des Imaginarteils interessiert, gentgt es, nur den Zahler des
erweiterten Bruches (wie bei Gl. 3.4.2.2.b gebildet) zu untersuchen, da dessen Nenner
positiv ist. Das Vorzeichen des Limes verhélt sich wie das Vorzeichen des folgenden
Terms:
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-KpAkt |]<I.R’eif |]<F)F\’eg D-2Akt D éj GI 3422d
\_W_/

S0 >0 <p >0 <0U
>00
wobei:
Limesbedigun; K .
Kp.., <0 da: Kp,, < " Brer und

KPaxi

Kp. .
Preir <0 da: KpAkt <0 und KpRe,-f >1/ (KlReIf
KpAkt

Ij-lAkL‘)>0

Der Imaginarteil der Ortskurve ist fir Kpreir> 1 / (Kigeir*T1ak) immer positiv, so dass das
Nyquistkriterium dann grundsatzlich nicht erfillt werden kann. Dadurch wird bei
gegebenem Tlu, und Kiger €in HOchstwert flr Kpgrer definiert, oberhalb der ein P-
Regler nicht stabil arbeiten kann.

Um zu zeigen, ob bzw. unter welchen weiteren Bedingungen fur
0 < Kpreit< 1/ (Kirei*T1ay) €ine stabile Losung existiert, wird eine Limesbildung
durchgefuhrt fir s - 0i. Das Vorzeichen des Imaginérteils ist dann negativ, da es sich
verhélt wie das Vorzeichen des folgenden Terms:

- KpAktuator |]<I.R'eifen U<p Regler D-ZAktuator Ml - KiReifen D<p Reifen D-lAktuator) GI 34226
>0 >0 <0 >0 >0U
<0ou

Das bedeutet, dass die Ortskurve mit negativem Imaginarteil startet. Aus der
vorhergehenden Limesbildung (s— o) ist bekannt, dass die Ortskurve mit positivem
Imaginarteil endet. Der zweite vorausberechnete gemeinsame Punkt mit der reellen
Achse (neben dem Startpunkt) muss ein Schnitt- und kein Berlhrungspunkt sein.
Wenn der Schnittpunkt mit der reellen Achse durch geeignete Reglereinstellung rechts
des Kritischen Punktes gelegt werden kann, ist eine stabile Loésung des Regelkreises
gefunden. Dazu wird der Wert der Ubertragungsfunktion an der Schnittstelle mit der
reellen Achse untersucht, und zwar dessen Grenzwert fir die Reglereinstellung
KPreg — KPreit/ Kpak: (Gl. 3.4.2.2.1).

Diese Reglereinstellung muss zu einer stabilen Reglereinstellung fuhren, falls eine
stabile Losung existiert. Der Betrag der Reglerverstarkung ist dann kleinstmdglich
gewahlt, um einen geeigneten Startpunkt der Ubertragungsfunktion zu gewahrleisten.
Wenn diese Reglereinstellung zu einem Wert der Ubertragungsfunktion am
Schnittpunkt kleinergleich Minus Eins fiihrt, also nicht rechts des Kritischen Punktes,
dann gilt dies auch fir alle betragsmaRig groReren Reglerverstarkungen, da diese
multiplikativ in die Ubertragungsfunktion eingehen.
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Im nachsten Schritt wird mittels der Relation 0 < T1,, und der Bedingung fiir einen
Schnittpunkt mit der reellen Achse, Tla <1/ (Kprei* Kirei) , €in Faktor n, n>0,
definiert, so dass folgende Gleichung gilt:

1

— - nOR" Gl. 3.4.2.2.
Re/f pRelf (1 + n) D-lAkt g

Eingesetzt in Gleichung 3.4.2.2.f ergibt sich (Gl. 3.4.2.2.h) :

. O Kp.., 711, -1 U
Ilm u: p( Re/f pRe/f , TTO[ — O)D:
KPreg = (KPgeit/KP s ) g 0 12, g
1 = Gl. 3.4.2.2.h
T 1Tk e
T2Akr (1 + n) 7-2Akt
Stabilitasbedingung
= 21 > -1
I
2, 1+n

Aus der Stabilitatsbedingung kann ein erforderlicher Zusammenhang zwischen n, T1,x
und T2, hergeleitet werden, der jedoch bei realistischer Systembeschreibungen durch
diese Variablen ohnehin immer erfullt wird:
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Aus der Forderung, dass der Schnittpunkt der Ortskurve mit der reellen Achse bei
geeigneter Reglereinstellung rechts des Kritischen Punktes liegen muss, ist keine
weitere Anforderung an das Gesamtsystem ableitbar.

Es stellt sich die Frage nach dem optimalen Wert flr Kpge, €ines reinen P-Reglers. Als
Beurteilungsmafistab wird die so genannte ,Phasenreserve’ gewahlt. Sie bezeichnet
den Winkel, der durch folgende drei Punkte eingeschlossen wird: Der Schnittpunkt der
Ortskurve mit dem Einheitskreis um den Ursprung, der Ursprung (0,0) sowie der
Kritische Punkt (-1,0). Dabei gilt allgemein: Je groRRer dieser Winkel, desto geringer ist
die Neigung zu Regelschwingungen. Als Minimum der Phasenreserve sollten ca. 30°
(bzw. im Bogenmald knapp 0.5 rad) nicht unterschritten werden. Fiur zuverlassiges,
robustes Verhalten wird oft sogar eine doppelt so grol3e Phasenreserve empfohlen
[REU89].

Es gibt andere Kriterien zur Reglereinstellung, wie z.B. die Zeitdauer bis zum
erstmaligen Erreichen des Sollwertes, Zeitintegrale Uber das Quadrat der
Regelabweichung, Uberschwingen usw.. Allerdings spielt in dem hier behandelten
Anwendungsfall die Regelgenauigkeit eine untergeordnete Rolle, andererseits wird es
sich zeigen, dass die Gewaéhrleistung alleine der Stabilitdt sehr problematisch ist.
Daher wird zun&chst nur die Phasenreserve betrachtet.

Beim Bestimmen der optimalen Reglereinstellung wird ausgenutzt, dass die
Verstarkung Kpre; multiplikativ in die Ubertragungsfunktion eingeht, deren sonstigen
Verlauf jedoch nicht beeinflusst. Es genlgt also, je nach Kpge;r die Stelle der Ortskurve
der Ubertragungsfunktion Fyp(s, Tr:=0) zu suchen, an der diese einen moglichst
groBen Winkel mit der reellen Achse einschliel3t. AnschlieRend kann die Funktion
mittels der Verstarkung Kpgre, SO normiert werden, dass ihr Betrag an dieser Stelle
gerade Eins betragt. Voraussetzung ist dabei, dass nach der Umnormierung der Kurve
der Startwert links und der Schnittpunkt mit der reellen Achse rechts des Kritischen
Punktes verbleibt. Alle fir den P-Regler gefundenen Ldsungen geniigen ohnehin
dieser Bedingung, die daher nur zur Uberprifung der Lésungen und nicht zu deren
Suche bendétigt wird.

Der Winkel, der von der negativ-reellen Halbachse und der Achse Ursprung-FOp(s)
eingeschlossen wird, ist im Bereich der negativ-komplexen Halbebene genau dann
maximal, wenn das Verhaltnis zwischen Realteil und Imaginéarteil minimal wird. Aus
Gleichung 3.4.2.2.a ergibt sich damit:
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min% Kigeir IKPreir + (TLpye - Kigeir LKPgeir 024 ) [3* 0
O |_' (1 - Kigeir UKD geir (TLp )L - T2 B;BJ// 0

Gl. 3.4.2.2,]

Notwendig fur ein Minimum ist, dass die Ableitung des obigen Terms verschwindet.
Fir sen d.h. fur s an der Stelle der groften Phasenreserve, ergibt sich so

(Gl. 3.4.2.2.K):
_h++/h% -
Sopt 1,2,3,4 :i\/ bz IZDE 4lac [ Gl. 3.4.2.2.k
mit:

a= -T2, Ty, + Kige KPrgy (T2,
b= (_ 3 [Kigeit LKPgeir (T2 e )_

_(Ki reit KPreir T Ly _1) [(Ki reit KPreit T2 a0 ~ TlAkt)
C = Kigeir LKDger [& - Kigeit LKDget D-lAkt)

Da sq,: nur aus einem positiven Imaginarteil besteht, kann das erste Vorzeichen der
gesuchten Losung nur positiv sein:

s \/-bi«/b2—4®0
opt 1,2

U Gl. 3.4.2.2.1

2la

Von den verbleibenden beiden L6sungsmadglichkeiten wird die kleinere imaginare Zahl
gewahlt, die groRRere imaginare Zahl beschreibt den extremalen Winkel, den die
Ortskurve oberhalb der reellen Achse erreicht. Das Ergebnis ist in Abbildung 3.4.2.2.a
und b durch die durchgezogenen Kurven (ohne Berlicksichtigung eines Totzeitglieds)
wiedergegeben. Das Resultat wurde zur Uberprifung eines numerischen
Suchverfahrens eingesetzt, mit dem auch die Berlcksichtigung des Totzeitverhaltens
moglich ist (Abb. 3.4.2.2.a,b). Dieses zweite Verfahren sowie die Grunde fur dessen
Anwendung werden im Folgenden vorgestellt.

Die Berechnungen erfolgen numerisch, es werden flr Kpges 7] 0, (1/ KireifT1ak) [
zunachst die Verlaufe der Ortskurven berechnet. Kpgrey, wird dabei als minus Eins
angenommen. AnschlieBend wird jeweils die Stelle gesucht, bei der der Phasenwinkel
maximal ist. Es wird nur in dem Frequenzbereich zwischen der Frequenz, bei der die
Ortskurve den ersten Punkt auf der reellen Achse hat (beim P-Regler ab s=0) und
dem darauffolgenden Schnittpunkt der Ortskurve mit der reellen Achse gesucht.
AnschlielRend wird die Reglerverstarkung Kpge; SO gewahlt, dass der Betrag der
Ubertragungsfunktion bei maximalem Phasenwinkel gleich Eins ist. Die Phasenreserve
ist dann gleich dem max. Phasenwinkel, der Regler ist beziiglich der Phasenreserve
optimal eingestellt.
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Da die Berlcksichtigung der Totzeit fur die Phasenreserve die unglnstigeren
Ergebnisse liefert, wird mit Beriicksichtigung der Totzeit weiter gerechnet, um
ungerechtfertigt guinstige Voraussagen zu verhindern. Dabei zeigt sich, dass ab einer
Reibwertiiberh6hung von ca. 8 Nm/(rad/s) mittels P-Regelung die fiir eine stabile
Regelung empfohlene Mindestphasenreserve nicht mehr gewéhrleistet werden kann.
Zur Beurteilung des Ergebnisses muss noch der KpgeirWert bestimmt werden, bis zu
dem das System arbeitsfahig sein soll.

Die hochste Anforderung wird durch den maximalen KpgreirWert gegeben, bei dem die
Korrektur instabiler Fahrzustédnde eine Schlupfregelung jenseits des Haftmaximums
erforderlich machen kann. Dahingehend schwierigster Fall ist Asphalt bei 50 km/h und
einer 25%-igen Reibwertlberhdéhung, dies fuhrt bei dem Testfahrzeug zu einem
KpreirWert von knapp 10 Nm/(rad/s) als Mindestanforderung an den Regler. Bei noch
niedrigeren Geschwindigkeiten steigt der KpgreirWert zwar prinzipiell, d.h. bei
gleichbleibendem Fahrbahnbelag, weiter an. Allerdings sind kritische Fahrzustéande
dann nur auf niedrigeren Reibwerten zu erwarten. Damit ist wiederum die absolute
Reibwertiberhdhung entsprechend kleiner, wodurch sich der KpgrerWert verringert.
Letzterer Effekt Gberwiegt.

Daneben fuhrt ein blockierendes Rad mit abnehmender Geschwindigkeit und
sinkendem Reibwert zu verschwindenden Reifenschaden, so dass dann unabhangig
von den soeben angestellten Uberlegungen auf eine Blockierverhinderung verzichtet
werden kann.

Der P-Regler ist hinsichtlich der Stabilitdt gerade noch akzeptabel. Eine Vergréf3erung
der Phasenreserve und damit der Stabilitat ist durch Hinzunahme eines D-Anteils zur
Regelung zu erwarten, da der D-Anteil theoretisch um 12 Phasen friher auf
Stérungen reagiert als der P-Anteil.

3.4.2.3 PID-Regelung

Wie bereits bei der Beschreibung des Reglers als Ubertragungsfunktion (Kap. 3.4.1.)
erlautert ist das Umsetzen eines D-Anteils in die Praxis nicht direkt mdglich. Deshalb
wird der D-Anteil s[Jvge, durch den DT1-Anteil SVge/(1+Sgy) ersetzt, was der
Signalfilterung 1.0rdnung entspricht. Die Filterzeit Tg; betrdgt 15 ms. Die durch diese
Anderung hinzukommende Polstelle hat negativen Realteil und andert daher an den
Stabilitatsbedingungen nichts.

Zusétzlich wird ein I-Anteil mit betrachtet. Der I-Anteil reagiert gegeniiber dem P-Anteil
um T/2 phasenverzogert auf Stérungen und wirkt hinsichtlich der Phasenreseve
nachteilig. Seine Aufgabe besteht in der Kompensation einer ansonsten bleibenden
Regelabweichung, die im vorliegenden Fall hauptséachlich vom Konstantanteil des vom
Reifen Ubertragenen Drehmomentes verursacht wirde.

Die zur Berechnung verwendete Ubertragungsfunktion Fopidtl(s) lautet:

Fpidtl(s)=
_ KDy, g {q;,e,, e ngeg 1 . ST, [GI. 3.4.2.3.2
1+T1,,3+T2,,[8° S-Kiooy Kk = Ore,  1+sly,

Es wird wieder der “kritische* Fall positiver Werte von Kpger untersucht. Fur
verschiedene Kombinationen aus TvVge, 1/Tngeg Und der Reibwertiiberhohung Kpgeir
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wird &hnlich der numerischen Vorgehensweise beim reinen P-Regler nach der gréf3ten
maoglichen Phasenreserve gesucht. Eine analytische Untersuchung von Fypidtl(s)
(Gl. 3.4.2.3.a) wird vor allem durch die Exponentialfunktion und die hohe Ordnung in s
behindert. Zudem ist es schwierig, alle Anforderungen liickenlos in analytischen
Gleichungen auszudriicken, insbesondere wenn das Zwischenergebnis, d.h. die
erzielbaren Ortskurven und die mit ihnen eventuell einher gehenden Probleme, nicht
bildlich vorliegen. Bei numerischen Suchmethoden sind die bildliche Darstellung der
Ortskurven und das Einbringen von Zusatzbedingungen meist relativ einfach moglich.

Beispiele fur Schwierigkeiten gibt Abbildung 3.4.2.3.a. Es sind Ortskurven fiur fest
gewahlten positiven KpgreirWert, I- und P-Anteil abgebildet. Die Kurven unterscheiden
sich nur durch den D-Anteil, der von Kurve 1 bis 10 anwachst. Kpgey iSt noch nicht
optimal gewdhlt, durch seine Optimierung wirde sich die Gestalt der Kurven nicht
andern, nur deren Amplitude. Daher ist der Kritischen Punkt nicht eingezeichnet, eine
gualitative Untersuchung der Kurvenverlaufe ist jedoch uneingeschrénkt maoglich.

In Kurve 1 (Abb. 3.4.2.3.a) ist der D-Anteil noch zu gering, die Kurve verlauft in der
negativ-komplexen Halbebene niemals von links nach rechts, eine positive
Phasenreserve ist auch durch Anpassung der Gesamt-Reglerverstarkung nicht
erreichbar. Kurve 2 und 3 lassen erwarten, dass die fur sie berechneten
Phasenreserven auch in der Praxis realisiert werden kénnen (ungeachtet der Frage,
ob diese Phasenreserven den Anforderungen geniigen). Anders bei Kurve 4. Hier ist
der Amplitudenbereich, in dem die maximale Phasenreserve annahernd erhalten
bleibt, sehr viel enger, die Kurve hat die Gestalt einer engen Tasche. Schon geringste
Verdanderungen des Gesamtsystems, wie z.B. durch Erwarmung verénderliche
Reibwerte der Bremsbelage, kénnen es unmdglich machen, die theoretisch mdgliche
Phasenreserve durch eine genau passende Reglereinstellung auch tatsachlich zu
erzielen.

In Kurve 5 und 6 bildet sich eine “Schlaufe aus. Die Stelle, an der der Winkel
zwischen negativer reeller Achse und Funktionswert in der Schlaufe maximal ist, bildet
auch theoretisch schon nicht mehr die Phasenreserve, da diese von den anderen
Funktionswerte mit gleicher Amplitude, aber geringerem Winkel zwischen negativer
reeller Achse und Funktionswert gegeben ist. Die Schlaufe wird gewissermal3en
“abgedeckt”.
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Ortskurven mit von Kurve 1 bis 10
\  ansteigendem D-Anteil
4+ 1\ (sonstige Bedingungen identisch) .

Imaginarteil

Realteil

Abb. 3.4.2.3.a Ortskurven bei variierendem D-Anteil (P- und I-Anteil sowie
positiver Kpgeir-Wert fest gewahlt)

Alle weiteren Kurven (7 bis 10) haben ihren ersten Schnittpunkt mit der negativen
reellen Achse rechts von ihrem zweiten Schnittpunkt; d.h. die Kurven verlaufen in der
falschen Richtung. Ein Algorithmus, der nur nach einem Maximalwinkel sucht, ohne die
genannten Probleme zu berticksichtigen, wirde zu falschen Ergebnissen fiihren.

Es ist zumindest eine zusatzliche Suchbedingung Uber das Winkelmaximum hinaus
notwendig, sie lautet wie folgt: Der erste gemeinsame Punkt der Ubertragungsfunktion
mit der reellen Achse muss mindestens 1,5-mal soweit links auf dieser liegen wie der
zweite gemeinsame Punkt. Ansonsten setzt der Algorithmus die Phasenreserve gleich
Null, um die Kurven damit als ungeeignet zu kennzeichnen.

Explizit ausgeschlossen sind durch diese Bedingung scheinbare Ldosungen, die die
falsche Durchlaufrichtung unterhalb der reellen Achse aufweisen. Daneben ergibt sich
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bei dem untersuchten System auch der Ausschluss von Ldsungen mit Ubertrieben
hohen D-Anteilen. Diese Kurven zeigen entweder eine ausreichende Phasenreserve,
allerdings nur in einem sehr engen Amplitudenbereich, der in der Praxis nicht genau
getroffen werden konnte, oder sie bilden eine "Schlaufe" aus, d.h. die notwendige
Phasenreserve wird auch theoretisch nicht erreicht. Ebenso werden alle Kurven, die
einen zu geringen D-Anteil haben, ausgeschlossen.

In den folgenden Darstellungen (Abb. 3.4.2.3.b,c) werden zur Steigerung der
Ubersichtlichkeit nur positive Werte der Phasenreserve gezeigt, negative Werte sind
gleich Null gesetzt. Der einhergehende Informationsverlust betrifft nur die nicht
interessierenden instabilen Reglereinstellungen. Da nur drei Dimensionen sinnvoll
dargestellt werden konnen, eigentlich jedoch eine flinfdimensionale Auftragung
benotigt wiirde (drei Dimensionen fur die drei Reglerparameter P-, I- und D-Anteil und
jeweils eine weitere flr Kpgreiund die Phasenreserve) werden jeweils zwei Parameter
entweder konstant gesetzt, oder sie gehorchen einer bestimmten dann jeweils
angegebenen Bedingung.

Die Kennfelder (Abb. 3.4.2.3.b,c) zeigen die maximal erreichbaren Phasenreserven,
wenn der Kpge,-Wert optimal zu den aufgetragenen Kpgeir Sowie TvgegsWerten
eingestellt ist. Einmal wird der relative I-Anteil 1/Tn gleich Null gewahlt
(Abb. 3.4.2.3.b)und einmal gleich 10 s™ (Abb. 3.4.2.3.c). Es ist zu sehen, dass die
Phasenreserve durch den I-Anteil im 2. Kennfeld deutlich zurtickgeht.

Daneben ist zu erkennen, dass ein zunehmender (relativer’) D-Anteil TVgreg ZUNGCHS
die Phasenreserve erhoht. Ab einem gewissen Wert wird die Phasenreserve wieder
reduziert, zundchst langsam, dann in einem steilen Abfall. Der steile Abfall der
Phasenreserve ab einem bestimmten Tvg,,Wert liegt daran, dass, wenn eine
Ortskurve die zwei geforderten Schnittpunkte mit der reellen Achse links und rechts
des Kritischen Punktes hat, diese Schnittpunkte mit steigendem Tvge; naher
aufeinander zuwandern und schlief3lich ihre Seite wechseln, d.h. die Ortskurve uml&auft
den kritischen Punkt dann in falscher Richtung, es ergibt sich Instabilitat, wie bei der
Diskussion der Abbildung 3.4.2.3.a beschrieben. Durch die im Rechenalgorithmus
eingefiigte Bedingung des Mindestabstands dieser Schnittpunkte zueinander stellt sich
der Rickgang der Phasenreserve etwas abrupter und friher dar, als er streng
mathematisch betrachtet erfolgt. Ohne diese Bedingung wiirde das Kennfeld sein
Aussehen und insbesondere seinen Maximalwert fir einen bestimmten Kpgei-Wert nur
unwesentlich &ndern. Der Rickgang der Phasenreserve auf Null wirde ohne die
Zusatzbedingung bei Tv-Werten erfolgen, die zwischen 0,02 und 0,04 s gréRer sind
als in der Abbildung.

“In den Abbildungen 3.4.2.3.b,c sind Tvge, und 1/Tn (definitionsgemafi) Relativwerte gegentber
dem nicht dargestelliten KpgesWert, so dass quantitative Abhangigkeiten von absoluten
Reglereinstellungen nicht zu erkennen sind. In Abb. 3.4.2.3.f sind die Absolutwerte des D-Anteils
aufgetragen.

75



Lrl
rd

™

(pel) anasaluaseyd

kpReifen Mmiradis)

20

0.2

D-Anteil TvReg

Phasenreserve PIDT1-Regler, P-Anteil optimal, relativer I-Anteil

1/Tn

Abb. 3.4.2.3.b

=0

\
A

N
~
S ...... : ....... g : %

\

......... Af//

(pel anasaluaseyd

kpReif (Mmiiradis)

20

0.2

D-Anteil TvReg

-Regler, P-Anteil optimal, relativer I-Anteil

Phasenreserve PIDT1

1/Tn =10

Abb. 3.4.2.3.c

76



Das folgende Kennfeld (Abb. 3.4.2.3.d) zeigt die Phasenreserve als Funktion von
KpreirWert und I-Anteil. Es ist der Absolutwert des I-Anteils, also |(1/TNngeg) LKPregl,
aufgetragen. Die mogliche Phasenreserve nimmt mit zunehmendem I-Anteil und
KpreirWert ab. Der P- und D-Anteil sind bei den Berechnungen des Kennfeldes
(Abb. 3.4.2.3.d) hinsichtlich der Phasenreserve optimal gewahlt.

Phasenreserve (rad)

20 KpReif (Nm/(rad/s))

Absoluter |-Anteil (bar/rad)

Abb. 3.4.2.3.d Phasenreserve PIDT1-Regler, optimaler P- und D-Anteil

In den Abbildungen 3.4.2.3.e,f und g sind zu drei beispielhaft gewahlten I-Werten von
0, -3.5 und -7 bar/rad die zugehoérigen optimalen P- und D-Anteile sowie die damit
erhaltenen Phasenreserven dargestellt. Es sind nicht die Relativwerte gegenliber Kpgeg
aufgetragen, sondern die als D- und I-Anteil zur Wirkung kommenden Werte

( TVRegZKpReg) und ([ 1/ TnReg) ﬂ<pR’eg) '

Der Fall mit I-Anteil gleich Null stellt einen reinen PDT1-Regler dar. Die empfohlene
Mindestphasenreserve kann hier bis zu einem KpgrerWert um 14 Nm/(rad/s)
eingehalten werden (bei reiner P-Regelung liegt dieser Wert bei 8 Nm/(rad/s) ). Ab
einem I-Anteil von (1/Tngreg) KpPreg = -7 Nm/rad ist bei sonst optimaler Reglereinstellung
die Grenze zur Nichterflillung der Mindestphasenreserve erreicht.

Daneben ist zu sehen, dass sich der Betrag des optimalen D-Anteils im KpgeirBereich
von 6 bis 10 Nm/(rad/s) nur um 25 % verringert, wahrend der optimale P-Anteil sich
hier um knapp 50% bis 100% erhoht; d.h. eine Anpassung des P-Anteils an die
Reifencharakteristik ware winschenswert. Eine spater (Kap. 3.4.3) gefundene Ldsung
wird das tun, indem sie die Reifenkennlinie vermisst.
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3.4.3 Ableitung und Uberpriufung geeigneter Reglerkonzepte

Aus den am PID-Regler gewonnenen Ergebnissen werden nun Konzepte fir
geeignetere Regelalgorithmen hergeleitet.

Bisher wurde vor allem die Phasenreserve und damit die Stabilitat des Reglers gegen
selbst verursachtes Aufschwingen betrachtet. Das Einschwingverhalten sowie
stationdare Regelabweichungen wurden nicht beriicksichtigt, Uberlegungen hierzu
folgen nun.

Wird auf einen I-Anteil verzichtet und der PD-Regler z.B. fir die héchste dann
beherrschbare Reibwertiiberhéhung eingestellt, liegt der Wert des P-Anteils bei
-1 bar/(rad/s), was bei den verwendeten Raddurchmessern bedeutet, dass je ein km/h
Abweichung von der Soll-Radgeschwindigkeit eine Drucké&nderung um etwa 1 bar
erfolgt. Die notwendigen Dricke, um ein Rad im Schlupfbereich jenseits des
Haftmaximums zu halten, liegen bei dem Versuchsfahrzeug je nach Untergrund bei ca.
5-75 bar. Damit ergibt sich fir einen solchen PD-Regler eine maximale stationare
Radgeschwindigkeitsabweichung von etwa 75 km/h Uber dem Sollwert. Diese
Abweichung ist offensichtlich nicht tolerierbar und muss ausgeglichen werden.

Nach den vorausgegangenen Berechnungen kann ein I-Anteil von bis zu -7 bar/rad
als Abhilfe gegen stationdre Regelabweichungen addiert werden (Abb. 3.4.2.3.g). Um
die Regelung sinnvoll zu beginnen, muss ein Startwert und Startzeitpunkt zur
Berechnung des I-Anteils festgelegt werden. Dabei wird wie folgt vorgegangen:

Zunachst wird die Bremse voll zugespannt, um einen Radgeschwindigkeitseinbruch zu
erzwingen. Als Initialwert des I-Anteils dient der Istdruck bei Uberschreiten einer fest
gewahlten Schlupfschwelle, die etwa dem Schlupf am Haftmaximum entspricht. Bei
Uberschreiten dieser Schwelle wird der P- und D-Anteil der Regelung gestartet; der I-
Anteil wird noch auf seinem Startwert belassen. Die integrative Weiterberechnung des
I-Anteils beginnt, wenn das Rad wieder beschleunigt bzw. die Raddrehzahl unter ihren
Sollwert fallt. Dieser etwas spatere Zeitpunkt als der des
Radgeschwindigkeitseinbruchs soll verhindern, dass der I-Anteil in der Zeit, in der das
Rad noch eine zu hohe Drehzahl aufweist, seinen Wert andert. Diese
Drehzahlabweichung ist anfangs zwingend vorhanden und gibt keinen Hinweis auf
einen ungeeigneten Arbeitspunkt. Es zeigt sich, dass das Setzen des Anfangswertes
praktisch haufig Schwierigkeiten bereitet.

Abbildung 3.4.3.a gibt einen Fall wieder, in dem der Startwert zu hoch bestimmt wurde
und sich anschlieBend langeres Blockieren des Rades ergibt, bevor eine
funktionierende Regelung einsetzt. Die Messung wurde nach 1,7 s manuell
abgebrochen. Der I-Anteil betrug —4 bar/rad. Bei Versuchen mit groRerem I-Anteil
stellte sich schnell eine Schwingneigung ein, die Instabilitat ankindigt. Das
Radblockieren konnte weder verhindert noch auf vertretbare Zeitdauer reduziert
werden. Die Radsollgeschwindigkeit in Abbildung 3.4.3.a betrdgt 10 km/h; die
dargestellte Referenzgeschwindigkeit ist die geschatzte Fahrzeuggeschwindigkeit,
bestimmt aus den Raddrehzahlen der ungebremsten Rader.
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Abb. 3.4.3.a Versuchsergebnisse bei PID-Regelung

Der I-Anteil kann grtéRere Abweichungen grundsatzlich nicht hinreichend schnell
beheben, schwierigstenfalls kann ein Reibwertsprung auftreten. Bei z.B. 50 km/h und
einem Sollschlupf von 50% liegt die maximale Regelabweichung bei 25 km/h,
entsprechend blockiertem oder frei drehendem Rad. Selbst so ein Extremzustand
wirde bei einem I-Anteil von —7 bar/rad erst nach knapp einer halben Sekunde den
Arbeitspunkt um 70 bar korrigieren, wie das z.B. bei einem Belagwechsel Eis zu
Asphalt erforderlich ist. Das ist nicht akzeptabel.

Da kleinere stationdre Regelabweichungen, wie sie ein I-Anteil beheben kann, in dem
hier diskutierten Anwendungsfall nicht sehr stéren, wird in den weiteren
Untersuchungen auf den I-Anteil verzichtet, um die Phasenreserve nicht unnétig zu
reduzieren. Grol3ere erforderliche Solldruckdnderungen missen anderweitig detektiert
und in geeigneter Weise veranlasst werden. Solche Korrekturvorrichtungen werden
nun untersucht.

Die erste Korrekturvorrichtung vergleicht das vom Rad auf den Untergrund
Ubertragene Moment mit den Sollvorgaben des Reglers: Genauer wird aus der
Radmomentenbilanz, d.h. unter Verwendung von Istdruck und Radbeschleunigung,
das auf den Untergrund tbertragene Moment berechnet und mit dem Bremsmoment
verglichen, das durch den Korrektur- und P-Anteil angefordert wird, also ohne
Berlicksichtigung des D-Anteils. Bei Abweichungen zwischen diesen Werten erfolgt
eine Korrektur. Sie wird durchgefihrt, indem tber die Momentenabweichung integriert
wird. Zusatzbedingung zum Fortfuhren der Integration ist, dass Erhohungen des
Korrekturdrucks nur oberhalb einer bestimmten positiven Regelabweichung,
Erniedrigungen unterhalb einer bestimmten negativen Regelabweichung zugelassen
werden. Dadurch soll der Korrekturteil nur bei deutlichen Regelabweichungen
nachgefuhrt werden und ansonsten konstant sein. P- und D-Anteil werden gemaf der
vorausberechneten Werte fir den PD-Regler eingestellt.
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Es handelt sich damit um eine situationsbedingte und nicht kontinuierliche Schatzung.

Die experimentell mit diesem Verfahren erzielten Ergebnisse fallen manchmal
befriedigend (Abb. 3.4.3.g) und manchmal unbefriedigend (Abb. 3.4.3.h) aus. Auf eine
Weiterentwicklung wird verzichtet, da sich durch den regelbasierten Ansatz,
insbesondere bei Erweiterungen, schnell ein schwer durchschaubares Verhalten ergibt
und keine geschlossene Stabilitdtsuntersuchung mehr madoglich ist. Auf die
Versuchsergebnisse und Probleme wird am Ende dieses Kapitels noch einmal
eingegangen, wenn ein Vergleich mit einem im Folgenden vorgestellten
kontinuierlichen Schatzalgorithmus erfolgt.

Diese zweite, ndher untersuchte Mdglichkeit, den I-Anteil zu ersetzen, besteht in der
Verwendung eines Werts, der der Momentenbilanz des Rads entspricht und
kontinuierlich  gebildet wird. Die so generierte Sollmoment- und damit
Solldruckvorgabe wird zu dem PD-Anteil des Reglerausgangs addiert (Abb. 3.4.3.b).

Stdrungen(s)
+

Moment(s)

ufs)

o " NI EN N SN S

I'Radmomentenbilanz 1
| l Bremsmoment(s)
i l rickgekoppelter
I KpAkt I Solldruck(s)
: !
: | +
S I Solidruck(s) 4+ Sol
P — aus Rad- 5
I Kp ., iy j Peschleunigung druck(s) Aktuator
| J +
\----------d
= Regler-
Auts) PD-Regler Solldruck(s)
+
w-Soll(s)
Abb. 3.43.b  Ubersicht Uber das Gesamtsystem bei kontinuierlicher

Arbeitspunktschatzung aus der Radmomentenbilanz

Zur Untersuchung dieses Ansatzes wird die Berechnung der Radmomentenbilanz
zerlegt in eine positive Ruckkopplung der AktuatorausgangsgoéfRe (Mitkopplung) und in
eine Berlcksichtigung der Radbeschleunigung. Dies kann durch einen vergoRerten
D-Anteil innerhalb des PD-Reglers erfolgen und verandert daher im Gegensatz zur
Mitkopplung die Struktur des Regelkreises (verglichen mit dem flr einen reinen
PD-Regler) nicht grundsatzlich. Die Mitkopplung macht eine Anpassung der
Aktuatorbeschreibung erforderlich (Abb. 3.4.3.c).
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riickgekoppelte Aktuator- und
Totzeitformulierung im Zeitbereich

E L + TlAkt d +T2Akt d—zaBremsrrm\ent ®=
Solldruck(t) H<pAk[ KpAk[ o KpAkt dtZH
; =Solldruck (t- T,
7Sgl)|(<t1$:l‘la<r(t) Bremsmoment(t)3>

riickgekoppelter Brems-

Solldruck(t) #ri}ckgekoppelter Solldruck (t) = _Kpl (Bremsmoment(t) moment(t)

At

riickgekoppelte Aktuator- und
Totzeitformulierung im Bildbereich

Bremsmoment (s) = KPs —Salldruck (s) (& ™™*
Solldruck(s) (1+T1, s+T2,.S°)

externer +

~ Solldruck(s) Bremsmoment(s)>

tickgek | . 1 Brems-
r“;j&jﬁfé;”# riickgekoppelter Solldruck (s) = —F [Bremsmoment(s) moment(s)

At

Abb. 3.4.3.c  Aktuatorformulierungen mit Riickkopplung

Die bisher verwepdete Ubertragungsfunktion von Aktuator und Totzeit, Fse(s), wird
ersetzt durch die Ubertragungsfunktion mit Rtckkopplung, Fstei rick(S):

Foen (s) —
1+-1 Kp.,.. (Foer (s)

KP e e e Gl.3.4.3.a
2
+T1,, 3+72,,

Akt Akt

: 1 e ~Trots
1471, [$+T2,, [&°

Es interessieren neu hinzukommende Polstellen mit nicht negativem Realteil. Gesucht
werden dazu die Nullstellen des Nenners:

F Stell_rtick (S) =

1 ~TTots _’

1- _ =0 Gl. 3.4.3.b
1+T1,, 5+72,, (5

82



d.h.:

~Trot
e

P=1+T1, 3+T2, (52 Gl. 3.4.3.c

Akt Akt
Mit
s=Re+ilm; ReUR,,; IMOR;

wird Gleichung 3.4.3.cin Real- (Gl. 3.4.3.d) und Imaginarteil (Gl. 3.4.3.e) zerlegt:

-TTot Re

e "™ pos(-T,, Om)=1+T1,, (Re+T2, (Re’ -Im’) Gl. 3.43.d

=TT1otRe

e

in(-T,,, Om)=T1,, dm+2(T2,, (Reldm Gl. 3.4.3.

ot

Gleichung 3.4.3.e hat unabhéngig von Re zumindest eine Losung, namlich wenn Im
gleich Null ist. Abbildung 3.4.3.d zeigt den linken und den rechten Teil der
Gleichung 3.4.3.e fUr den Fall, dass Re gleich Null ist. Es ergibt sich kein weiterer
neuer Schnittpunkt, was aus folgende Griinden auch allgemein fir positives Re gilt:

3
Tlp = Im
2r i
linke Seite
1r \ fe el - g
0 \/ \ NV N
" 7N Trot " /T Ty
1r o " sin (T, "Im) 7
260 i
rechte Seite

_3 L L L L L L L L I
-250 -200 -150 -100 -50 0 50 100 150 200 250

Im

Abb. 3.4.3.d linke und rechte Seite der Gleichung 3.4.3.e fiir den Fall Re =0

Im Bereich zwischen —1t/ Tr, und 1t/ T1o; -mit Ausnahme des Nullpunktes- haben die
beiden Kurven gegensatzliche Vorzeichen. AuRerhalb dieses Bereiches ist die
Sinuskurve im Betrag auf eine Maximalamplitude von Eins beschréankt, wahrend die
Gerade durch ihre Steigung von Tl hier bereits auf einen Absolutwert von
mindestens T1a M/ T7, angewachsen ist, was bei dem verwendeten Aktuator etwa
1,5 ergibt und damit jenseits des Wertebereichs der Sinuskurve liegt. Die
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Berticksichtigung eines Wertes von Re gréRer Null vergroert die Geradensteigung
und verkleinert die Amplitude der Sinuskurve, so dass die eben getroffenen
Uberlegungen auch fur diesen Fall Giiltigkeit behalten.

Das damit einzige Ergebnis /m = 0 wird in die Gleichung 3.4.3.d eingesetzt:

_1: TlAkt [Re + T2Akt meZ _ e-TTatm?e Gl. 3.4.3f

Die einzige mogliche Losung der Gleichung 3.4.3.f mit nicht negativem Re ist Re =0
(negative Polstellen interessieren nicht zur Bestimmung des Nyquist-Winkels). Mit
zunehmendem Wert von Re wachsen alle Summanden der rechten Seite an, so dass
der rechte Teil der Gleichung dann immer gréf3er minus Eins ist.

Die Ordnung des Pols an der Stelle Null ist Eins, da die Ableitung des Nenners von
Fsten rackan der Stelle s = 0 ungleich Null ist:

d e ~TTot8 H

dsE 1+T1 B+T2 E#ﬁ

Akt Akt

— (Z + Tl B + T2 |32 ) [q_ 7-7'0I) EE*TTorS - e_TTorS |:67-1Akl‘ + 2 Ij-2Akl‘ |3)

Akt Akt =Gl. 3.4.3.9
(+71, 3472, 5°f
s=0
=T _+T1,#0

Es gelten damit die selben Stabilititsbedingungen fur den Umlaufwinkel A¢ Nyquist
um den Kritischen Punkt, wie fir den PID-Regler. Der bei diesem durch den I-Anteil
des Reglers verursachte Pol im Ursprung ist durch den durch die Ruckkopplung
verursachten Pol im Ursprung ersetzt.

Die Phasenreserve wird numerisch bestimmt, entsprechend dem Vorgehen bei den
anderen Regelansatzen (Abb. 3.4.3.e).

14r 8
§ 12 \ — Phasenresene bei kontinuierlicher Radmomentenschatzung ||
b ' --=- empfohlene minimale Phasenresere
GE) 1
3
= 0.8
(]

3
8 0.6
o
0.4
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0 2 4 6 8 10 12 14 16

KpReif (Nm/(rad/s))

Abb. 3.4.3.e  Phasenreserve bei kontinuierlicher Arbeitspunktschatzung
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Die Phasenreserve bei kontinuierlicher Schéatzung (Abb. 3.4.3.e) ist bei einem
KpreirWert von 10 Nm/(rad/s) ahnlich der eines PID-Reglers mit I-Anteil von —7 bar/rad
(Abb. 3.4.2.3.g). Allerdings sinkt die Phasenreserve mit wachsenden KpgeirWerten
langsamer unter den empfohlenen Mindestwert als beim PID-Regler, und sie
verschwindet erst deutlich spater vollig. Es ist daher auch in Situationen mit hoheren
KpreirWerten noch eine rudimentare Funktionsfahigkeit zu erwarten.

In Abbildung 3.4.3.f sind die Ortskurven des entsprechenden PID-Reglers und des
Reglers mit kontinuierlicher Schatzung dargestellt, wobei sich deutliche Unterschiede
ergeben. Die Phasenreserve des PID-Regler reagiert empfindlicher auf eine
variierende Gesamtverstarkung, da dessen Kurve eine schmale "Tasche” ausgebildet
hat. Es ist daher zu erwarten, dass die theoretisch mogliche Phasenreserve bei
kontinuierlicher Schatzung besser in die Praxis umgesetzt werden kann als beim PID-
Regler, da eine gewisse Streuung der Gesamtverstarkung durch variierende
Reibwerte der Bremsbeldge (Neuteil-Streuung, Fading, Na&sse, Alterung...)
unvermeidlich ist. Solche Einflisse kénnen durch Schatzmodelle prinzipiell verkleinert,
nicht jedoch vollig kompensiert werden [ARNO1].

! —— Ortskurve bei kontinuierlicher Schéatzung,
KpReifen = 10 Nm/(rad/s)
0.8} Ortskurve bei PID-Regelung, ]
KpReifen = 10 Nm/(rad/s), I-Anteil = -7 bar/rad
06" X Kritischer Punkt i
0.4r .

Imaginarteil

Realteil

Abb. 3.4.3.f Ortskurven bei kontinuierlicher Arbeitspunktschatzung und bei PID-
Regelung

Prinzipbedingt reagiert der Regler mit kontinuierlicher Schatzung auf
Reibwertdnderungen abgesehen von Filterzeiten sofort, so dass etwaige
Verzégerungen in der Druckanpassung fast ausschlie3lich durch das Stellglied bedingt
sind; d.h. die Aktuatordynamik wird voll ausgenutzt.

Es erfolgten Testfahrten mit der kontinuierlichen Schatzung und mit der am
Kapitelanfang vorgestellten situationsbedingt nachgefiihrten Korrektur. P- und D-Anteil
im Fall des situationsbedingt nachgefiihrten Korrekturwertes werden gemaf den
Berechnungen fir den PD-Regler eingestellt, beim Regler mit kontinuierlicher
Schatzung geman den Berechnungen fur die kontinuierliche Schatzung.
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Der P-Anteil bei kontinuierlicher Schéatzung ist kleiner als beim PD-Reglers, da der
Einfluss des veranderlichen Reifenmoments bereits in der Momentenbilanz enthalten
ist. Die Reifenkennlinie wird gewissermafen standig vermessen. Der P-Anteil braucht
dadurch nicht die Reifenkennlinie zu kompensieren, sondern ist nur fir das
Zurickbeschleunigen des Rades auf die Sollradgeschwindigkeit verantwortlich.
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Abb. 3.4.3.g Versuchsergebnis I bei PD-Regelung mit situativ nachgefiihrter
Arbeitspunktschatzung
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Abb. 3.4.3.h  Versuchsergebnis II bei PD-Regelung mit situativ nachgefiihrter

Arbeitspunktschéatzung
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Abb. 3.4.3.i Versuchsergebnis bei PD-Regelung mit kontinuierlicher
Arbeitspunktschatzung

Die Abbildungen 3.4.3.g und h zeigen die experimentellen Ergebnisse der situativen
Arbeitspunktkorrektur, Abbildung 3.4.3.i die der kontinuierlichen Schatzung. Um
Reifenschaden durch Blockieren zu vermeiden, wurde die Sollgeschwindigkeit des
Rades von 10 km/h, wie sie bei der Untersuchung des PID-Reglers gewéhlt war, auf
20 km/h angehoben. Wie die Versuchsergebnisse zeigen, ware dies flr den
kontinuierlichen Schatzalgorithmus nicht notwendig gewesen; seine
Regelabweichungen bleiben wiederholbar unter dieser Grenze.

Die situative Korrektur kann die Sollradgeschwindigkeit oft ahnlich gut einstellen
(Abb.3.4.3.9), allerdings kommt es auch zu mangelhaften Versuchslaufen
(Abb.3.4.3.h). In der Zeit von 0 bis 1,2 s kommt es hier zu starken Schwingungen, die
sich dann kurzfristig beruhigen um anschlieBend ab 2 s wieder in vollem Umfang
vorhanden zu sein. Dies ist darin begrindet, dass jenseits der Schwellen, ab denen
eine Korrektur des Arbeitspunktes erfolgt, dies schnell geschieht. Es ergibt sich
dadurch ein Verhalten ahnlich einem Dreipunktregler, der Aktuator schief3t Uber die
Sollvorgabe Uber und die Schwingungen beruhigen sich nur unzureichend. Selbst
wenn dieses Verhalten durch Algorithmusanpassungen zu beheben sein sollte, sind
keine Vorteile gegeniiber dem kontinuierlichen Verfahren zu erkennen, es erfolgt keine
Weiterentwicklung.

Die praktische Erprobung des Reglers mit kontinuierlichem Arbeitspunkt-
Schatzalgorithmus wird hingegen als bestanden eingestuft. Auf Grund der glnstigen
Regeleigenschaften und des vergleichsweise Ubersichtlichen Algorithmus wird eine
abgewandelte Version als Teil einer ABS-Regelung Verwendung finden, wobei es
dann nicht mehr das Ziel ist, das Rad im instabilen Zustand zu halten, sondern es zu
stabilisieren.
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3.5 Momentenbilanzgestltzter Ansatz

Der folgende Ansatz fir ein ABS (Abb. 3.5.a) beruht auf einem Zustandsautomaten mit
zwei Zustdnden: Phasen stabilen Radverhaltens werden von Phasen instabilen
Radverhaltens unterschieden. Bei instabilem Radverhalten wird eine Abwandlung (A)
der im vorausgehenden Kapitel 3.4.3 beschriebenen Regelung im instabilen Ast der
p-Schlupf-Kurve angewandt; bei stabilem Radverhalten wird eine
Druckaufbaustrategie (B) durchgefihrt. Die Teile A und B des Ablaufdiagamms
werden in den beiden Folgekapiteln erklart.

Sensorgrof3en:
Raddrehzahlen, Bremsdriicke, (Lenkwinkel,

Giergeschwindigkeit, Querbeschleunigung)

Berechnung der optimalen Brems-
Radgeschwindigkeit

v

Rad Nein
instabil?

Rad im vorher-
gehenden Rechen-
zyklus instabil?

Nein

Ja \ 4

Abspeicherung des Istdruckes als
Arbeitspunkt

A 4 A 4

A Solldruckberechnung instabile B Solldruckberechnung stabile
Radphase Radphase

Solldruck kleiner Nein
Fahrervorgabe? v

Solldruck durch Fahrer-Druckvorgabe
ersetzen

Ja

\ 4

Solldruck-Ausgabe an Aktuatoren

v

( Reaktion des Fahrzeuges >

Abb. 3.5.a Ablaufdiagramm der ABS-Regelung auf Momentenbilanz-
Basis
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3.5.1 Solldruckberechnung wéhrend stabiler Radphasen

Die Unterscheidung zwischen den Zustanden stabiles und instabiles Radverhalten
erfolgt an Hand einer Schlupfschwelle. Zeigt das Rad noch stabiles Radverhalten, so
wird ein stlickweise linearer Druckaufbau durchgefihrt. Das nachfolgende
Ablaufdiagramm  (Abb. 3.5.1.a) zeigt detailliert den im vorhergehenden
Ablaufdiagramm (Abb. 3.5.a) unter ,B: Solldruckberechnung stabile Radphase’
eingefuhrten Programmteil.

v

Programmteil bereits Nein
im vorherigen Zyklus !
durchlaufen?

Starten eines Timers

Ja

Berechnung der notwendigen
Drucksteigerungsgeschwindigkeit, um
abgespeicherten Zieldruck in
gewunschter Zeit um gewiinschtes
MaR zu Uberschreiten

Minimumsbildung aus berechneter
und als maximal gewéhlter
Drucksteigerungsgeschwindigkeit

Maximumsbildung aus berechneter
und als minimal gewahlter
Drucksteigerungsgeschwindigkeit

Gewiinschte Zeit

Nein
zum Druckaufbau
uberschritten?
v Ja v
Solldrucksteigerung mit fest Solldrucksteigerung mit berechnetem
gewdhltem Gradienten Gradienten

d |
l

A4

Differenzdruckbegrenzung
Hinterachse

Abb. 3.5.1.a  Solldruckberechnung wahrend stabiler Radphasen
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Die Drucksteigerungsgeschwindigkeit wird zunéchst so gewahlt, dass innerhalb einer
gewiinschten Zeit zum Druckaufbau - typisch 0,4s - die vermutete Haftgrenze
Uberschritten wird. Die Haftgrenze wird dabei aus dem Druck beim letzten
Uberschreiten der Schlupfschwelle abgeschatzt. Der Anfangswert des linearen
Druckaufbaus ist der letzte Solldruckwert, der wahrend der spater beschriebenen
instabilen Radphase berechnet wurde. Tritt wahrend der linearen Druckaufbauphase
bei der vermuteten Haftgrenze kein erneuter Radgeschwindigkeiteinbruch auf, so wird
der Druck schneller mit fest voreingestelltem Gradienten angehoben, bis ein
Radgeschwindigkeiteinbruch detektiert wird oder die Fahrervorgabe erreicht ist und
das ABS inaktiv wird.

Der erlaubte Gradient im ersten Teil der Druckaufbauphase ist nach oben und unten
beschrankt, um zu verhindern, dass eine falsche Abschatzung der Haftgrenze die
Regelung unnétig stark beeinflusst. Fehlschatzungen kdnnen durch Reibwertspriinge
verursacht werden. Es sind dann zu Ende einer stabilen Radphase Bremskréafte als
Arbeitspunkt abgespeichert, die nicht mehr den veradnderten aktuellen Verhaltnissen
wahrend der darauffolgenden instabilen Radphase entsprechen. Die in der instabilen
Phase berechneten Solldriicke entsprechen im Wesentlichen dem Moment, das bei
tberhdéhtem Bremsschlupf auf den Untergrund tbertragen wird. Ist die Differenz zum
gespeicherten Arbeitspunkt so grol3, dass sie nicht mit der Haftiberhéhung der
Reifenkennlinie zu erklaren ist, wird von einem ungiltigen Schatzwert des
Arbeitspunktes ausgegangen und der Druckaufbau erfolgt mittels des vorgegebenen
Minimal- bzw. Maximalgradienten. °

Der Druckaufbau kénnte durch Berticksichtigung des Radschlupfs situationsgerechter
gestaltet werden. Dazu mussen Schlupfanderungen wahrend stabiler Radphasen
erkannt werden. Sie betragen nur ca. 1 % Radschlupf, abhdngig vom Mal3, um das
das ABS das Rad maximal unterbremst. Solche geringe Anderungen sind schwierig
aufzulésen und erfordern eine hervorragende Referenzgeschwindigkeitsbildung, die
eine entsprechend gute Schlechtwegerkennung mit einschlielen muss, um
Drehzahlschwankungen durch Unebenheiten nicht féalschlich zu beriicksichtigen.
Beides ist zur Zeit noch nicht verfigbar. Bei deren Vorhandensein erscheint vor allem
eine Verlangsamung der Druckaufbaugeschwindigkeit bei Annaherung an die
Schlupfschwelle, ab der das Rad als instabil eingestuft wird, sinnvoll. Allerdings wird
von dieser MaRhahme keine signifikante Verbesserung der Bremsleistung erwartet.

“ Andere Verfahren als ein linearer Druckaufbau wie eine kontinuierliche Anderung des
Druckaufbaugradienten (langsamer Druckaufbau am vermuteten Arbeitspunkt und zunehmend
schnellerer Druckaufbau bei gréRer Abweichung von diesem) fihren dazu, dal? mdglichst lange
an der Haftgrenze gebremst wird. Das Vorgehen fihrt jedoch auch dazu, daB3, je langer der
Solldruck in der Nahe des vermuteten Arbeitspunktes gehalten wird, desto gravierender wirken
sich geringe Fehlschatzungen des Arbeitspunktes auf das Regelverhalten aus.

In der Praxis zeigt sich, dafl die Bremsleistungsverbesserungen durch entsprechende
Gestaltung der Druckaufbauphase gering sind, gleichzeitig aber die Streuung der Bremsleistung
und damit die Gefahr einzelner besonders schlechter Bremsungen deutlich zunimmt.
Insbesondere bei zu hoch geschatztem Haftmaximum wird das tatsédchliche Haftmaximums
schnell wieder Uberschritten, was zu Schwingungen fuhren kann. Problemloser moglich ist die
kontinuierliche Gestaltung des Ubergangs vom langsamen Druckaufbau wahrend eines
gewodhnlichen Regelzykluses zum steileren Druckaufbau wahrend einer Arbeitspunkt-
Suchphase. Dieser Ubergangsbereich wird nur bei Reibwertiibergdngen zu deutlich hoherer
Haftung hin genutzt und ist im Normalfall wirkungslos. Eine Analyse der Aufbau-
gradientengestaltung erfordert sehr viele Testfahrten mit verschiedenen Bereifungen,
Untergrinden und Fahrsituationen und wird eher als Reglerapplikation denn als
Funktionsentwicklung gesehen. Im Rahmen dieser Arbeit wird daher an der Formulierung
mittels zweier unterschiedlicher Gradienten festgehalten, was eine spétere detailliertere
Gestaltung nicht ausschlief3t.
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3.5.2 Solldruckberechnung wéhrend instabiler Radphasen

Das nachfolgende Ablaufdiagramm (Abb. 3.5.2.a) zeigt detailliert den im
Ablaufdiagramm (Abb. 3.5.a) unter ,A: Solldruckberechnung instabile Radphase’
eingefihrten Programmteil. Das Vorgehen basiert auf der in Kapitel 3.4.3 untersuchten
Regelung im instabilen Ast der p-Schlupf-Kurve mit einer PD-Regelung, bei der an
Stelle eines I-Anteils die Momentenbilanz des Rads eingesetzt wird. Allerdings sind
Randbedingungen und Zielsetzung nun etwas anders. Regelabweichungen sind nicht
mehr vorzeichenunabhangig moglich und das Rad soll nach moéglichst kurzer Zeit
wieder sicher stabilisiert werden. Das bedeutet, dass zu geringer Druckabbau oder
eventuell zu friher bzw. zu starker Druckwiederaufbau moglichst ausgeschlossen sein
sollen. Dennoch soll am Ende der Schlupfphase ein nicht zu niedriger Bremsdruck
eingestellt sein, um in der anschlieBenden stabilen Radphase, die mit diesem Druck
als Anfangswert startet, unnétige Unterbremsung zu vermeiden.

Um das zu gewahrleisten sind Modifikationen am Algorithmus notwendig. Der P-Anteil
bleibt unangetastet. Zusatzlich ist ein geringer, fester Druckabbau vorgesehen, um das
Rad sicher wieder zu beschleunigen. Probleme erwachsen aus der Berlcksichtigung
der verrauschten Radbeschleunigung in Momentenbilanz-Anteil und D-Anteil. Die
alleinige Anwendung herkbmmlicher Filtermethoden hat sich als ungeeignet erwiesen,
da eine befriedigende Signalglattung erst mit Filterzeiten erzielt wird, die die
erwilinschten schnellen Reaktionen unterbinden.

Als Abhilfe wird ausgenutzt, dass im Zweifelsfall etwas grof3ere Druckabbauten in Kauf
genommen werden konnen. Der D-Anteil des Reglers wird daher asymmetrisch
ausgelegt, Radverzogerungen werden starker gewichtet als Radbeschleunigungen. In
einer ersten Filterung wird der Mittelwert tber vier Abtastzyklen aus der Summe des
Momentenbilanz-Anteils und des D-Anteils gebildet. Dies stellt unter anderem sicher,
dass Messwerte Verwendung finden, die ein bestimmtes “maximales Alter* nicht
Uberschreiten. Der Algorithmus bendtigt wahrend Schlupfphasen zur Adaption an
gednderte  Reibwertbedingungen damit hochstens vier Abtastzyklen. Die
Weiterverarbeitung wird situationsabhéangig wie folgt durchgefihrt:

Solange das Rad noch nicht wiederbeschleunigtl] wird als Solldruck das Minimum der
letzten vier Filterwerte ausgegeben. Dadurch wird sichergestellt, dass kein zu geringer
Druckabbau erfolgt, und dass nur in Ausnahmeféllen positive Gradienten in der
Druckvorgabe auftreten. Das ist wichtig, da im Aktuator ein unterlagerter Regler mit
einem D-Anteil vorhanden ist, der ohne geeignete Signalverarbeitung in ungewollter
Weise auf einen ansteigenden Sollwert anspricht.

“ Die Unterscheidung zwischen Radverzégerung und Radwiederbeschleunigung bedarf bei
niedrigen Radgeschwindigkeiten einer Logik bei der Auswertung des Raddrehzahlsignales. Die
Raddrehzahl wird ermittelt durch die induktive Abtastung einzelner Zahnflanken eines sich mit
dem Fahrzeugrad mitdrehenden Zahnrades. Bei geringer Geschwindigkeit kommt es dazu, dal3
keine Zahnflanke innerhalb der Abtastzeit am Sensor vorbeistreicht und somit keine neue
Drehzahlinformation vorliegt.

Die Auswertesoftware geht daher wie folgt vor: Wenn in den letzten beiden Abtastschritte einmal
eine Erniedrigung der Raddrehzahl detektiert wurde oder zwei mal kein neues Raddrehzahl-
signal vorliegt, wird auf das Vorgehen bei Radverzégerung geschaltet. Kommt es bei zwei
hintereinanderliegenden Abtastschritten zu keiner Radgeschwindigkeitsabsenkung und zu
mindestens einem Radgeschwindigkeitsanstieg wird auf das Vorgehen bei Radbeschleunigung
umgeschaltet. Dies fihrt u.a. dazu, daR, wenn in einem einzelnen Abtastschritt keine
Raddrehzahlanderung detektiert wird, weiterhin der vorhergehende Zustand angenommen wird.
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Entsprechend wird wahrend der Radwiederbeschleunigung das Maximum des
aktuellen und des letzten Mittelwerts ausgegeben. Durch die Maximumsbildung
besteht zwar die Gefahr zu starken Druckaufbaues. Dieser Fehler ist jedoch kaum zu
beobachten, da das Maximum nur Uber die letzten zwei Rechenschritte hinweg
gebildet wird und der D-Anteil Radbeschleunigungen untergewichtet. Sollte zu viel
Druck aufgebaut worden sein und das Rad verzdgern, so tritt der Algorithmus in die
Druckabbauphase ein.

Bei Radblockieren ist die Bildung einer Momentenbilanz unsinnig, da die
Radbeschleunigung dann verschwindet und der Bremsdruck nur noch eine
Obergrenze fur einen zur ABS-Regelung geeigneten Druck darstellt. Bei
Radblockieren wird der letzte aus der Momentenbilanz gebildete Druck abgespeichert
und weiter verwendet; bis entweder wieder ein drehendes Rad vorliegt oder der Ist-
Druck unter den letzten gespeicherten Druck aus der Momentenbilanz abféllt. Dann
wird der abgespeicherte Druck mit dem Istdruck abgesenkt.

Bei Ubergang aus der gesteuerten Solldruckerhéhung wahrend stabiler Phasen in den
momentenbilanzbasierten Algorithmus wird der Startwert des Filters fir die
Momentenbilanz auf den Istdruck bei Uberschreiten der Schlupfschwelle gesetzt. Das
ist notwendig, da sonst im Filter Werte gespeichert sind, die noch aus der
zurickliegenden Druckerhdhungs- oder gar der ersten Anbremsphase stammen,
wahrend der die Reifenhaftung noch nicht voll ausgenutzt wurde.

Zu niedrige Solldruckwerte zu Beginn der Druckabbauphase fihren dazu, dass der
Solldruck wahrend der Schlupfphase nach oben korrigiert werden muss und Uber den
D-Anteil des unterlagerten Aktuatorreglers ein Verlangsamen oder Abbrechen des
Druckabbaus erfolgt, da der Aktuatorregler nicht entscheiden kann, ob der
vorgegebene Druckaufbau ein einmaliger Korrekturschritt ist oder ein im weiteren
Verlauf gewiinschter Druckaufbaugradienten.

Durch die Art der Initialisierung des Momentenbilanzfilters zu Beginn der Schlupfphase
werden anfanglich Solldruckwerte vorgegeben, die zu hoch sind, um das Rad
stabilisieren zu kénnen. Es kommt trotzdem zu keinen Einbuf3en in der Abbaudynamik,
wenn uber einen hinreichend grofRen Solldruck-Abbaugradienten und den D-Anteil des
Aktuatorreglers die maximal mogliche Aktuatorbestromung erzielt wird. Insgesamt
handelt es sich um eine Anpassung daran, dass der Aktuator kein lineares Stellglied
ist, sondern Beschrdnkungen aufweist, so dass eine um den korrekten Sollwert
schwankende Vorgabe nicht zwingend zu einem im Mittel korrekten Istwert fihren
muss.

Der umgekehrte Ubergang vom momentenbilanzbasierten Algorithmus zur
gesteuerten Solldruckerh6hung beinhaltet ebenfalls eine Schwierigkeit. Der Wechsel
von Gleitreibung Uber das Haftmaximum in den stabilen, leicht unterbremsten Zustand
erfolgt schnell. Der Zustand, in dem annéhernd das Haftmaximum genutzt wird, liegt
oft nur fur ein oder zwei Rechenzyklen vor. Da der lineare Druckaufbau bei den letzten
Solldriicken der instabilen Radphase beginnt, ware ohne weitere Malihahmen der
korrekte Umschaltzeitpunkt entscheidend, um nicht mit falschen, zu niedrigen
Solldruckwerten mit dem Druckaufbau zu beginnen. Zum Bestimmen diese
Umschaltzeitpunkts ware eine nahezu vollig exakte Berechnung der Referenz-
geschwindigkeit erforderlich, was nicht sichergestellt werden kann.

Um dieses Problem zu umgehen wird eine kurze Uberlappung der beiden
Regelphasen eingefiihrt. Es wird etwas zu frih in die lineare Druckaufbauphase
umgeschaltet, wobei der Startwert nun eventuell zu niedrig liegt. Parallel zum linearen
Druckaufbau wird weiterhin die Sollwertberechnung nach den Regeln der instabilen
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Radphase durchgefihrt. Fihrt diese Berechnung innerhalb von 40 ms nach
Umschalten auf den linearen Druckaufbau zu hoéheren Druckwerten als bereits als
Startpunkt fur den linearen Druckaufbau abgespeichert ist, so wird als Startpunkt des
Druckaufbaues der héhere Druckwert verwendet; der Gradient des Druckaufbaues
wird dann an den erhdhten Startwert angepasst.

Abbildung 3.5.2.b zeigt einen einzelnen Regelzyklus an einem Vorderrad. Bis zum
Zeitpunkt 0.125 s wird der Solldruck linear aufgebaut, der Istdruck folgt zeitverzégert.
Da das Rad noch stabil lauft treten keine nennenswerten Radbeschleunigungen auf.
Die Kurve "Druck entsprechend der Momentenbilanz", die in der stabilen Radphase
noch nicht zur Sollwertbildung herangezogen wird, verlauft abgesehen von ihrem
grolReren Rauschanteil wie der Istdruck.
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Abbildung 3.5.2.b Regelzyklus an einem Vorderrad

Ab 0.125 s ist die Schlupfschwelle unterschritten und der Regelalgorithmus fir
instabiles Radverhalten wird angewendet. Der Solldruck startet beim Istdruck plus P-,
D- und Konstant-Anteil und geht Uber zu einem Wert aus gefiltertem Momentenbilanz-
Druck plus P-, D- und Konstant-Anteil. Dadurch fallt der Solldruck zwischen 0.125 und
0.175 s stetig bis zum Minimalwert ab. Dieser liegt vor allem auf Grund des P- und des
Konstant-Anteils etwas tiefer als der Istdruck, bei dem das Rad wieder zu
beschleunigen beginnt.

Das Rad beschleunigt ab 0.185 s wieder, woraufhin die Umschaltung der Filterung
erfolgt, was in der Sollwertzunahme von gut 55 bar auf knapp 60 bar zu erkennen ist.
Ab 0.22 s wird das Rad wieder als stabil eingestuft, der Solldruck liegt bei 67 bar und
es erfolgt bis 0.24 s linearer Druckaufbau. Der Istdruck liegt noch ca. 5 bar unter dem
Solldruck, das Rad ist kurzzeitig unterbremst, was zum UberschieRen der
Radgeschwindigkeit Gber die Referenzgeschwindigkeit fihrt. Zum Zeitpunkt 0.24 s ist
der Istdruck gleich dem Solldruck. Zufallig gleichzeitig weist der Druck aus der
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Momentenbilanz ein lokales Maximum auf, der Startwert des linearen Druckaufbaues
und damit der aktuelle Sollwert werden dadurch nach oben korrigiert, anschlielRend
wird der Solldruck weiter linear angehoben.

Das Rad wurde bei einem Druck von etwa 71 bar instabil. Zu Beginn der stabilen
Phase, d.h. nach dem ersten kurzen Radiberschwingen UUber die
Referenzgeschwindigkeit, sind bereits wieder 67 bar eingestellt. Damit ergibt sich in
diesem Beispiel in der stabilen Radphase eine maximale Unterbremsung von 5 %, im
Mittel bis zum neuerlichen Radgeschwindigkeitseinbruch damit von nur 2,5 %.
Bremswegeinbul3en sind vor allem durch instabile Radphasen bedingt, die jedoch auf
Grund der Aktuatorik und zur sicheren ldentifizierung der Reibverhaltnisse nicht
beliebig verkleinert werden kdnnen. Es ist hier kein Nachteil gegentiber hydraulischen
Bremsanlagen zu erkennen und es sind Bremsleistungen zumindest auf dem Niveau
heutiger guter ABS-Anlagen zu erwarten, ein genauer Vergleich erfolgt spater.
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3.5.3 Weitere Anpassungen

In diesem Kapitel werden die verwendeten Ergdnzungen genannt, die zur Funktion des
Regelalgorithmus, der in den vorangegangenen Kapiteln vorgestellt wurde, notwendig
sind. Zusatzliche Erweiterungen und Moglichkeiten werden in Kapitel 3.6
angesprochen.

Die Unterscheidung zwischen stabilem und instabilem Radverhalten stitzt sich im
Wesentlichen auf das Unterschreiten der Referenzgeschwindigkeit, die jedoch immer
mit einer Ungenauigkeit behaftet ist. Da ein leicht verspatetes Eingreifen der ABS-
Regelung weniger stort als ungerechtfertigte verfriihte Bremsdruckreduzierung wird
die zu unterschreitende Radgeschwindigkeitsschwelle etwas unter die
Referenzgeschwindigkeit gelegt. Die Absenkung der Schwelle erfolgt um einen
Konstantanteil und einen weiteren linear mit der Geschwindigkeit anwachsenden
Anteil.

Die Schwelle wird an der Vorderachse tiefer gewahlt als an der Hinterachse. Die
Hinterrader werden so friiher entbremst und Ubersteuern oder Schleudern (Kap. 2.1.2)
vermieden. Aus dem selben Grund kommt an der Hinterachse eine starker Druck
abbauende Reglereinstellung zum Einsatz. Daneben sorgt eine
Differenzdruckbegrenzung zwischen den Hinterradern daflr, dass nicht beide
Hinterrdder gleichzeitig Uberhdhten Bremsschlupf aufweisen, indem sich
Druckreduktionen vorbeugend auch am eigentlich nicht betroffenen Rad auswirken
(Kap. 3.6).

Die Referenzgeschwindigkeit andert zu Beginn einer Bremsung ihre Bedeutung von
der freidrenenden Radgeschwindigkeit zur optimalen Bremsdrehzahl. Zu Beginn der
Bremsung ist nicht bekannt, in welchem (Zwischen-)Zustand sich die
Referenzgeschwindigkeit befindet, zusatzlich kommen durch den noch nicht
eingeschwungenen Zustand der Fahrwerksteile Stérungen der
Radgeschwindigkeitsmessung hinzu (Kap. 2.1.3). Daher werden vor Eintritt in die ABS-
Regelbremsung die Schlupfschwellen an beiden Achsen tiefer gewahlt als wahrend
der Regelbremsung; die Schwelle liegt wieder an der Vorderachse tiefer als an der
Hinterachse.

Das Ausschalten der Regelung bei niedriger Geschwindigkeit erfolgt Uber die
gewahlten Schlupfschwellen: Die berechnete Radgeschwindigkeit wird nur bis zu einer
Minimalgeschwindigkeit von ca. 2 km/h abgesenkt; darunter verlieren die
Radgeschwindigkeitssensoren ihre Funktionsfahigkeit. Die Ausschaltung erfolgt
indirekt, indem die Referenzgeschwindigkeit bis auf die niedrigste berechnete
Radgeschwindigkeit absinkt und damit kein Bremsschlupf unter Null mehr berechnet
werden kann. Die Schlupfschwellen kénnen nicht mehr tberschritten werden.

Diese Ausschaltung bei niedrigen Geschwindigkeiten hat auf die Fahrstabilitat und die
Bremsleistung keine negativen Auswirkungen. Bei diesen Geschwindigkeiten ist mit
keinem instabilen Fahrverhalten mehr zu rechnen, zudem verschwindet der
Unterschied zwischen Gleitreibung und Haftreibung mit sinkender Gleitgeschwindigkeit
zunehmend.
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3.6 Abweichungen von der Regelung auf das Haftmaximum

Aus den vorhergehenden Kapiteln ist bekannt, dass aus Griinden der Fahrstabilitat
und Beherrschbarkeit des Fahrzeugs der Sollschlupf einer Radschlupfregelung
bewusst Uber oder unter den Werte am Haftmaximum gelegt werden kann.

Hohere Schlupfwerte werden bei ABS-Bremsung wahrend Kurvenfahrt an den
Vorderradern, insbesondere am kurvenduf3eren Vorderrad, eingestellt. Das hat zwei
Griunde. Erstens verlagern sich bei Verzogerung die Radaufstandskrafte nach vorne,
so dass die Vorderachse relativ hohere Krafte, insbesondere hohere
Seitenfihrungskréfte tbertragen kann. Dies ist als Lastwechselreaktion bekannt, d.h.
das Fahrzeug Ubersteuert bei Bremsung oder beim “Gas wegnehmen®. Wird vorne ein
hoherer Bremsschlupf als hinten eingestellt, gegebenenfalls jenseits des
Haftmaximums, so sinkt vorne die Seitenfihrungskraft und das Lenkverhalten des
Fahrzeugs bleibt beherrschbar.

Zweitens wird durch Uberbremsen der Vorderrader ein gewisser Anteil des
Haftvermogens fur eine Bremsung nutzbar. Fahrt ein Fahrzeug mit maximal moglicher
Geschwindigkeit um eine Kurve, so kann ohne sonstige Eingriffe das Haftmaximum
aller Reifens erreicht sein. Ein ABS, das nur dieses Haftmaximum einregelt, wirde
keinerlei Bremsdriicke einstellen, da diese zum Uberbremsen fiihren wirden. Das
Uberfordert den Fahrer, der bei Bremsbetdtigung immer eine gewisse
Minimalverzogerung erwartet, auch wenn sich durch Uberbremsen der Kurvenradius
etwas vergroliert.

An den Hinterradern kdnnen schon kurze utberbremste Phasen, wie sie durch die
normale ABS-Reglertatigkeit auftreten, Schleudern auslésen, wenn der Reifen
gleichzeitig nennenswert Querkrafte Ubertragen soll. Das ist vor allem in schnell
gefahrenen Kurven der Fall oder unter sogenannten p-split-Bedingungen, d.h.
seitenweise unterschiedlichen Fahrbahnreibwerten. Das hier durch die einseitig
grolReren Reifenlangskrafte bewirkte Drehmoment auf das Fahrzeug muss dann durch
entsprechende Querkrafte kompensiert werden.

Abhilfe wird geschafft, indem das Bremsmoment des starker gebremsten Rades nur
um einen Hoéchstbetrag vom schwécher gebremsten Rad abweichen darf. Das fihrt
dazu, dass in Kurven das kurvenéulRere Hinterrad und auf p-split das Hinterrad auf der
Seite mit der héheren Haftung leicht unterbremst bleiben.

Diese Vorgehensweisen sind in entsprechenden Algorithmen verwirklicht und
gewabhrleisten eine zufriedenstellende Fahrbarkeit der Prototypen. In Serienfahrzeugen
ist zudem meist eine Giermomentenabschwachung vorhanden. Sie verhindert, dass
Bremsmomentdifferenzen an der Vorderachse so schnell aufgebaut werden, dass das
resultierende Drehmoment um die Fahrzeughochachse fiir den Durchschnittsfahrer zu
plotzliche Lenkkorrekturen erforderlich macht. Auf Grund des dahingehend ohnehin
unkritischen Verhaltens der Prototypen wurde keine Giermomentabschwéachung
verwendet.

Neben den soeben vorgestellten, zur Fahrbarkeit erforderlichen Algorithmen, die in
ahnlicher Form auch in Serienfahrzeugen umgesetzt sind, sind mit einer
elektromechanischen Bremse auch weitere Funktionen denkbar, die im Wesentlichen
auf einer Informationsweiterleitung von der Vorder- zur Hinterachse basieren,
insbesondere bei Belagwechseln oder beim Anbremsen. Das ermdglicht es, an der
Hinterachse frither zu reagieren und weniger schnelle und damit kleinere und billigere
Aktuatoren als an der Vorderachse einzusetzen. Da die zugehoérigen Algorithmen sehr
ausgereift sein missen, um keinen Schaden anzurichten —es werden dann ja auch
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Fehler weitergereicht- wurden dahingehend nur Vorversuche angestellt, eine standige
Einbindung in die ABS-Software unterbleibt vorerst. Eine mdgliche Fehlersituation ist
z.B. eine kurzfristige, unndtige Druckabsenkung an einem Vorderrad auf Grund einer
Fahrbahnunebenheit, die am seitengleichen Hinterrad ebenfalls zur Druckabsenkung
fahrt, und durch die Differenzdruckbegrenzung auch am gegeniberliegenden
Hinterrad.

Gezeigt sind die moglichen Verbesserungen durch Informationsweiterleitung
(Abb. 3.6.b) gegenlber der Regelung ohne Informationsweiterleitung (Abb. 3.6.a). Der
Maximalschlupf an der Hinterachse beim Belagwechsel Asphalt-Rauheis ist von
20 km/h auf knapp 10km/h reduziert. Es ist sogar moglich, den
Radgeschwindigkeitseinbruch beim Belagwechsel vollig zu unterdricken, was
allerdings kein Vorteil ist, da dann kein Arbeitspunkt fir das Hinterrad mehr bestimmt
werden kann. (Anmerkung: Die Messungen erfolgten mit einem frihen
Prototypenstand, so dass hier ein wesentlich schlechteres Folgeverhalten der
Aktuatoren gegeben ist als bei den sonstigen Messungen, wie z.B. in Abb. 3.5.2.b).
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5 Vergleich mit Serienfahrzeug

Abb. 4.a Das Testfahrzeug auf der Teststrecke

Zur Beurteilung der Radschlupfregelung wird die Bremsleistung bei Geradeausfahrt
und bei verschiedenen Geschwindigkeiten herangezogen Getestet wurde auf Asphalt,
festgefahrener Schneedecke und Eis. Als Referenz wird ein gleich motorisiertes und
bereiftes Fahrzeug mit serienmalliger Bremsanlage und ausgeschalteter
Fahrdynamikregelung verwendet, ein BMW 328i auf Conti Wintercontact TS 790.

Als Messsystem wird jeweils ein Peissler-Messrad an der Anhédngekupplung befestigt.
Dieses ist verglichen mit optischen Messsystemen unempfindlicher gegen
aufgewirbelten Schnee, allerdings empfindlicher gegen Fahrbahnunebenheiten, so
dass die Fahrspuren entsprechend moglichst eben gewahlt werden missen.

Es wurden Tests auf Schnee bei 30 km/h (Tab. 4.a) und 80 km/h (Tab. 4.b) gefahren,
auf Asphalt bei 80 km/h (Tab. 4.c) und auf Eis bei 30 km/h (Tab. 4.d) und 60 km/h
(Tab. 4.e). Um Einflisse durch den Fahrer wie Lenkkorrekturen oder Differenzen der
Bremsantrittsgeschwindigkeit auszuschlieRen, wurde nach der Hélfte der Messungen
einer Messreihe jeweils ein Fahrerwechsel durchgefuhrt. Die Fahrspuren wurden
eingebremst und anschlieBend abwechselnd befahren, um auch hinsichtlich der
Oberflache, die sich vor allem im Falle von Schnee und Eis durch das Befahren
verandert, Vergleichbarkeit herzustellen.

Trotzdem ist mit einem gewissen Fehler zu rechnen, da schon minimale
Abweichungen der Fahrspur oder des Bremsbeginns zu anderen Reibbedingungen
und damit auch Bremsleistungen fuihren. AufRer im Falle von Schnee bei 30 km/h
(Tab. 4.a) und Eis bei 30 km/h (Tab. 4.d) liegen die Streuungen der Messungen fir ein
Fahrzeug deutlich héher als der Bremsweg- bzw. Verzdgerungsunterschied zwischen
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den Fahrzeugen, so dass auf Schnee, Asphalt und Eis zumindest bei hdheren
Geschwindigkeiten im Rahmen der Messgenauigkeit kein Unterschied nachgewiesen
werden kann.

Ein eindeutiger Unterschied zeigt sich auf Schnee und auf Eis bei 30 km/h. Wahrend
das EMB-Fahrzeug auf Schnee einen um 10% kirzeren Bremsweg und eine um
10,5% hohere Verzégerung aufweist, besitzt es bei 30 km/h auf Eis einen um 119%,
langeren Bremsweg und eine um 8,3% niedrigere Verzdgerung.

Als Ursache wird vermutet, dass die gewahlten Eingriffsschwellen und Regelparameter
beim EMB-Regler auf Niedrigreibwert und bei den niedrigen Geschwindigkeiten hohere
Schlupfwerte einregelt, als der Regler der Hydraulikbremse, was auf Schnee die
kirzeren Bremswege und auf Eis die langeren Bremswege erklaren wirde. Das ergibt
sich auf Grund der Reibcharakteristik, die bei Eis bei geringerem Schlupf ihr Maximum
erreicht und dann prozentual starker abféllt als bei Schnee (Abb.2.1.1.e). Fir eine
sichere Klarung des unterschiedlichen Verhaltens ware es notwendig, zu
Vergleichszwecken Messtechnik fir die Istdriicke und Raddrehzahlen auch im
Referenzfahrzeug einzubauen. Das war jedoch leider nicht moglich, da es sich um ein
geliehenes Fahrzeug handelte, das nicht beschadigt werden sollte.

AbschlieRend kann gesagt werden, dass mit dem jetzigen EMB-Prototypen-System
bereits die Bremsleistungen einer modernen hydraulischen Bremsanlage erreicht
werden. Damit ist der gewinschte Nachweis erbracht, dass das EMB-System auch
hinsichtlich der Radschlupfregelsysteme konkurrenzfahig ist. Auf Grund noch
verbleibender Verbesserungsmoglichkeiten an ABS-Algorithmus und Aktuatoren, wie
genauere  Referenzgeschwindigkeitsbildung, detailliertere  Formulierung  der
Druckaufbaustrategie oder verbessertes Folgeverhalten der Aktuatoren, ist davon
auszugehen, dass der heutige Bremsenstandard vom EMB Ubertroffen werden kann.
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Schnee 30 km/h

Bremsweg (m)

Verzdgerung (m/s2)

EMB-Fahrzeug
Mittelwert und
Standardabweichung

11,38 £ 0,61

3,06 +0,17

Serienfahrzeug
Mittelwert und
Standardabweichung

12,64 + 1,36

2,77 +0,30

O Veranderung
EMB gegenuber
Serienfahrzeug

0 -10,0 %

O +10,5 %

Tab. 4.a

Vergleichsmessungen auf Schnee bei 30 km/h

Schnee 80 km/h

Bremsweg (m)

Verzégerung (m/s?)

EMB-Fahrzeug
Mittelwert und
Standardabweichung

79,82 +2,24

3,10 = 0,09

Serienfahrzeug
Mittelwert und
Standardabweichung

79,50 £ 1,61

3,11 + 0,06

O Veranderung
EMB gegenuber
Serienfahrzeug

0 +0,4 %

U -0,3%

Tab. 4.b

Vergleichsmessungen auf Schnee bei 80 km/h

Asphalt 80 km/h

Bremsweg (m)

Verzdgerung (m/s2)

EMB-Fahrzeug
Mittelwert und
Standardabweichung

30,85 + 0,61

8,01+0,16

Serienfahrzeug
Mittelwert und
Standardabweichung

30,59 + 0,82

8,08 + 0,23

O Veranderung
EMB gegenuber
Serienfahrzeug

0 +0,8 %

0 -0,9%

Tab. 4.c

Vergleichsmessungen auf Asphalt bei 80 km/h




Eis 30 km/h

Bremsweg (m)

Verzdgerung (m/s2)

EMB-Fahrzeug
Mittelwert und
Standardabweichung

45,70 + 4,49

0,77 + 0,08

Serienfahrzeug
Mittelwert und
Standardabweichung

41,16 + 0,63

0,84 +0,01

O Veranderung
EMB gegenuber
Serienfahrzeug

0 +11,0%

0 -8,3%

Tab. 4.d

Vergleichsmessungen auf Eis bei 30 km/h

Eis 60 km/h

Bremsweg (m)

Verzégerung (m/s?)

EMB-Fahrzeug
Mittelwert und
Standardabweichung

131,47 + 3,02

1,06 + 0,02

Serienfahrzeug
Mittelwert und
Standardabweichung

131,14 + 1,06

1,06 + 0,04

O Veranderung
EMB gegenuber
Serienfahrzeug

g +0,3 %

0 0,0%

Tab. 4.e

Vergleichsmessungen auf Eis bei 60 km/h
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5 Zusammenfassung

Eine elektromechanische Bremse bietet prinzipbedingte Vorteile im Vergleich zu
konventionellen Bremsanlagen, vor allem im Komfort- Sicherheits- und Umweltbereich.
Deswegen besteht verstarktes Interesse an derartigen Bremsanlagen. Um
Konkurrenzfahigkeit gegen hydraulische Bremsen zu gewdhrleisten durfen keine
funktionalen Schwéchen auftreten, die sich durch das trédgere Stellverhalten eines
elektromotorischen Antriebs im Vergleich zu hydraulischen Schaltventilen ergeben
konnten. Ziel war es daher, die entscheidenden kritischen Situationen zu bestimmen
und zeigen, dass in allen Bereichen die Leistungsféhigkeit heutiger Bremssysteme
erreicht werden kann.

Zunachst wird ein Uberblick (ber die relevanten Fahrzeugeigenschaften
Reifenverhalten, Lenkverhalten und Raddrehzahlmessung gegeben. Vor diesem
Hintergrund werden die Auswirkungen des Stellgliedes auf Uberlagerte Regler wie z.B.
ABS oder Fahrdynamikregelung abgeschétzt. Bei der Untersuchung der Unterschiede
zwischen hydraulischem und elektromechanischem Stellglied zeigt sich, dass das EMB
zwar Vorteile aufweist wie einen gemessenen Bremsdruck und hohere
Stellgenauigkeit. Allerdings verfigt es nicht Uber die hohe Dynamik einer
hydraulischen Bremse, insbesondere Anderungen der Stellgeschwindigkeit verlaufen
langsamer. Eine  Abschéatzung ergibt, dass das vor allem fur eine
Bremsschlupfregelung problematisch sein kann.

Gesucht ist deshalb ein Bremsschlupfregler auf Basis von EMB, der die
Leistungsfahigkeit heute am Markt erhaltlicher, guter hydraulischer Bremsschlupfregler
erzielt. Ausgangspunkt ist dabei ein Testfahrzeug, dessen EMB-Bremssystem den
Erfordernissen der Grundbremse ohne Berucksichtigung von Reglereingriffen gerecht
wird. Sollte das Ziel mit dieser Bremsanlage nicht erreichbar sein, so sind
Zusatzanforderungen zu definieren, die zum Erzielen der Leistungsfahigkeit einer
hydraulischen Bremse notwendig sind.

Zunachst werden typische Arbeitsweisen hydraulischer Bremsschlupfregler
beschrieben, um dann verschiedene, neue oder abgewandelte Ansatze fir EMB zu
entwickeln.

Ein regelbasierter Ansatz, auch "Expertensystem" genannt, und ein anderer Ansatz,
der das Reibwertmaximum bereits vor dessen Erreichen identifiziert, werden
untersucht. Es zeigt sich, dass beide Verfahren nicht in Frage kommen: Das erste
fuhrt bei Weiterentwicklung zu einem kaum mehr zu durchschauenden, annahernd
nicht analysierbaren Regelwerk, wéahrend das zweite grundséatzlich sehr stéranfallig ist.

SchlieRlich wird das System als Ubertragungsfunktion beschrieben, um es mit
regelungstechnischen Methoden untersuchen zu kdnnen. Am Beispiel eines
“Standard“-Reglers, einem Proportional-Integral-Differenzialregler, werden die
kritischen Eigenschaften des Systems aufgezeigt. Fir einen PD-Regler ohne I-Anteil
ist es moglich, eine stabile, d.h. nicht zu Regelschwingungen fiihrende, Einstellung zu
finden. Um auch bleibende Regelabweichungen auszugleichen, wie sie sich z.B. bei
Fahrbahnbelagswechsel ergeben konnten, ist ein I-Anteil notwendig. Wenn dieser
grofl3 genug gewahlt wird, um theoretisch eine ausreichend schnelle Nachfiihrung des
Arbeitspunktes zu bewirken, wird dadurch gleichzeitig die Stabilitat der Regelung
zerstort.

Durch Modifikationen wird zu einem modellbasierten Ansatz gelangt. Dieser ersetzt
den [-Anteil durch kontinuierlich berechnete Solldruckvorgaben, die auf der
Drehmomentenbilanz des Rads basieren. Dies flihrt zu einer regelungstechnisch
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stabilen Lésung, die notwendige Arbeitspunktdnderungen quasi simultan erkennt.
Dynamische Defizite des Stellgliedes gegeniiber einer hydraulischen Bremse werden
durch einen Informationsvorsprung —die Kenntnis des Istdrucks- ausgeglichen.

Dieser Ansatz ist voll funktionsfahig, er ist prinzipbedingt ausschlie3lich in den
instabilen Phasen, d.h. nach Uberschreiten des Haftmaximums des Reifens,
anwendbar. Dieser Bereich wird vor allem wahrend Eingriffen durch eine
Fahrdynamikregelung genutzt. Ein ABS darf aus Grinden der Fahrstabilitat und
Bremsleistung nicht fortwahrend in diesem Zustand beharren. Der Algorithmus wird fr
diesen Anwendungsfall so erweitert, daf? das Rad sicher stabilisiert werden kann. Dies
erfolgt vor allem durch einen asymmetrischen D-Anteil, eine spezielle Filterung und
einen additiven konstanten Bremsdruckabbau. In der anschlieBenden stabilen, nicht
Uberbremsten Phase erfolgt ein zeitgesteuerter Druckaufbau.

Die Bremsleistung des Testfahrzeugs wird abschlielBend mit einem entsprechenden
Serienfahrzeug verglichen. Dazu wird auf allen praxisrelevanten Fahrbahnoberflachen,
namlich Asphalt, Schnee und Eis, gemessen. Die mittlere Bremsleistung des
Serienfahrzeugs wird erreicht. Da noch Verbesserungen mdglich sind, wird das
Potenzial gesehen, auch das Niveau zukinftiger, verbesserter hydraulischer
Bremsanlagen zu erreichen oder zu Ubertreffen. Somit ist gezeigt, dass ein EMB
mindestens die Leistungsfahigkeit hydraulischer Bremsanlagen bieten kann, ohne
unrealistisch hohe Anforderungen an die Aktuatorik zu stellen.
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: Schraglaufwinkel vorne/hinten

: Schwimmwinkel

: Schréaglaufsteifigkeit vorne/hinten, in N/rad

: Steifigkeit der Reifenprofilelemente pro Latschl&nge in N/m?

: Torsionsdampfung Reifen/Felge (= 90 Nm / (rad3™ ))

: Translationsdampfung Fahrwerksteile/Chassis (=1200 N / (ms ™))
: Lenkwinkel

. Kraft

: Ubertragungsfunktion von PID-Regler plus gesamter

Regelstrecke

: Zentripetalkraft im Schwerpunkt in N

: Reifenlangskraft pro Latschlange in N/m

: Ubertragungsfunktion des Reifens

: Ubertragungsfunktion eines PID-Reglers

: Seitenkraft vorne/hinten in N

: Ubertragungsfunktion des Stellgliedes, d.h. von Aktuator und Totzeit
: Winkelvariable, je nach Indizierung fiir ein bestimmtes System

: Erdbeschleunigung (= 9,81 m/s?)

: Gradient der Zuspannkraft (= 50 000 N/s)

: Quotient Langskraftanderung durch Radschlupf (= 750 N / %)

: Torsionssteifigkeit Reifengirtel-Felge (= 4010 Nm/rad)

: etwa der maximale Gradient des Bremsenmomentes (= -12280 Nm/s)
: Federsteifigkeit Fahrwerksteile-Chassis in Fahrzeuglangs-

achsenrichtung (= 15010 N/m)

: 1/ Radtragheit (= 1 (kg m?) ™)

: Umrechnungsfaktor Bremsdruck in Bremsmoment

: Regelparameter eines PID-Reglers; beschreibt den P-Anteil

: Ableitung des Reifenumfangsmomentes nach der Drehzahl

: Radstand

: Schwerpunktsabstand von Vorder- und Hinterrad

: Masse in kg (fur das Fahrzeug ca. 1700 kg)

: Masse Radtrager mit Rad (= 35 kg)

: unendliche Masse (als ,feste’ Verankerung)

: Drehmoment in Nm

: Drehmoment auf das Rad verursacht durch die Bremse (<=0 Nm)
: Drehmoment auf das Rad verursacht durch den Untergrund in Nm
: Reibwert, d.h. Verhaltnis zwischen senkrechter und parallel zur

Kontaktflache Ubertragener (oder je nach Kontext auch Ubertragbarer)
Kraft

: Zahl der Polstellen des offenen Kreises auf der imagindren Achse
: Zahl der Polstellen des offenen Kreises mit Realteil > 0

: Radradius (= 0,30(7) m)

: Abstand Momentanpol zu Schwerpunkt

: Abstand Momentanpol zu Vorder-/Hinterrad

: Radschlupf in % der Fahrgeschwindigkeit oder (seltener) als

Geschwindigkeitsdifferenz Rad- minus Fahrzeuggeschwindigkeit

: Zeit in Sekunden, je nach Index kann auch eine bestimmte Zeit oder

ein bestimmter Zeitpunkt gemeint sein

: 1. Zeitkonstante des Aktuators ( = 0,95/80 s™ bzw. 0,9/40 s™)
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: 2. Zeitkonstante des Aktuators ( = (1/80 s™)? bzw. (1/40 s™)?)
: Zeitkonstante des Filters (= 15 ms)
: Regelparameter eines PID-Reglers; beschreibt zusammen mit Kpgeg

den I-Anteil

: Totzeit (= 25 ms bzw. 0 s)
: Regelparameter eines PID-Reglers; beschreibt zusammen mit Kpgeg

den D-Anteil

: rotatorische Tragheit (beim Rad: ca. 0,8...1 kg m2)

: rotatorische Tragheit des Reifengurtels (= 0,5 kglh?)

: rotatorische Tragheit der Felge, Bremsscheibe und Nabe (= 0,5 kglh?)
: Geschwindigkeit

: Geschwindigkeit vorne/hinten

. Kreisfrequenz (= 21tFrequenz)

. allgemeine Variable, zumeist fur einen Ort, je nach Indizierung

: Giergeschwindigkeit
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