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Vorwort des Herausgebers

Die Fahrzeugtechnik ist kontinuierlich Veränderungen unterworfen. Klima-
wandel, die Verknappung einiger für Fahrzeugbau und -betrieb benötigter
Rohstoffe, globaler Wettbewerb, gesellschaftlicher Wandel und das rapide
Wachstum großer Städte erfordern neue Mobilitätslösungen, die vielfach ei-
ne Neudefinition des Fahrzeugs erforderlich machen. Die Forderungen nach
Steigerung der Energieeffizienz, Emissionsreduktion, erhöhter Fahr- und
Arbeitssicherheit, Benutzerfreundlichkeit und angemessenen Kosten sowie
die Möglichkeiten der Digitalisierung und Vernetzung finden ihre Antwor-
ten nicht aus der singulären Verbesserung einzelner technischer Elemente,
sondern benötigen Systemverständnis und eine domänenübergreifende Op-
timierung der Lösungen.

Hierzu will die Karlsruher Schriftenreihe für Fahrzeugsystemtechnik einen
Beitrag leisten. Für die Fahrzeuggattungen Pkw, Nfz, Mobile Arbeitsmaschi-
nen und Bahnfahrzeuge werden Forschungsarbeiten vorgestellt, die Fahr-
zeugsystemtechnik auf vier Ebenen beleuchten: das Fahrzeug als komplexes,
digitalisiertes mechatronisches System, die Mensch-Fahrzeug-Interaktion,
das Fahrzeug in Verkehr und Infrastruktur sowie das Fahrzeug in Gesellschaft
und Umwelt.

In Personenkraftwagen werden seit langem hydraulische Bremssysteme mit
zentralen Komponenten zur Druckerzeugung, -regelung und -verteilung auf
die dezentral angeordneten Radbremsen verwendet. Mit der verstärkten
Nutzung elektrischer Fahrzeugantriebe stellt sich die Frage, ob das auf die
Anforderungen verbrennungskraftgetriebener Pkw hin optimierte Brems-
system für Elektrofahrzeuge weiterhin die beste Lösung ist. So erlauben
radnah positionierte Elektromotoren eine deutlich andere Gestaltung des
Fahrzeuginnenraums, da der Bauraum zwischen den Rädern nicht mehr für
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Vorwort des Herausgebers

ein Differenzial und lange Seitenwellen benötigt wird oder ein Kardantunnel
entfallen kann. Elektrofahrzeuge können aufgrund hoher Antriebsmomente
aus dem Stand heraus sehr agil bewegt werden. Dies legt nahe, Bremssyste-
me ebenfalls agiler und flexibler in der Platzierung im Fahrzeug zu gestalten,
indem auf zentrale Komponenten und damit auf lange Bremsleitungen weit-
gehend verzichtet wird. Fahrzeuge mit hochautomatisierten Fahrfunktionen
müssen aus Sicherheitsgründen eine redundante Versorgung mit elektrischer
Energie besitzen, was dezentrale By-Wire-Bremssysteme ohne mechanische
Kopplung ermöglichen würde.

Hier setzt die Arbeit von Herrn Riese an, in der er einen Ansatz für ein
dezentrales Bremssystem erarbeitet und mittels eigens dafür entwickelten
Versuchs- und Simulationsmethoden in seinen Eigenschaften im Vergleich
zu konventionellen Bremssystemen untersucht. Es zeigen sich eine Reihe
deutlicher Vorteile für das neuartige Bremssystem.

Karlsruhe, im Mai 2021
Frank Gauterin
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Kurzfassung

Die zunehmende Elektrifizierung des Antriebsstranges sowie die Automatisie-
rung des Fahrens haben erheblichen Einfluss auf die Fahrwerke zukünftiger
Fahrzeuge. Ein wichtiger Teil des Fahrwerks ist das Bremssystem. Das re-
generative Bremsen durch die E-Maschine führt zu einer Verschiebung des
üblicherweise für die Auslegung von Bremssystemen verwendeten Lastkol-
lektivs, wodurch die ohnehin vorhandene Spreizung bei der Auslegung, viele
Bremsungen bei wenig Druck und einige wenige bei hohem Druck, weiter
zunimmt. Hierdurch steigt die hohe Anzahl an Anforderungen weiter und
deren Wirkzusammenhänge nehmen immer komplexere Formen an. Um
diese Wirkzusammenhänge besser zu verstehen und möglichst optimale Sys-
teme für zukünftige Fahrzeuge entwickeln zu können, sind entsprechende
Werkzeuge und Konzepte notwendig.

In der vorliegenden Arbeit werden speziell die Werkzeuge Bremsenprüfstand
und (Co-)Simulation für die Betrachtung konventioneller und zukünftiger
Bremssysteme ausführlich behandelt. Diese werden am Beispiel eines elek-
trischen Kleinwagens für die Untersuchung des konventionell verbauten
hydraulischen Systems und die Entwicklung eines alternativen Systems ein-
gesetzt. Für eine möglichst ganzheitliche Bewertung der Umsetzung der
Funktion Bremsen wird das Bremssystem als Ganzes inklusive seiner Ar-
chitektur bewertet, da sich speziell hier deutliche Unterschiede zwischen
zentralen und dezentralen Systemen ergeben. Um eine gesamtheitliche Be-
wertung der verglichenen Systeme zu bewerkstelligen werden neben den
für technische Systeme üblichen Kennzahlen zusätzliche Kennzahlen für
die Klassifizierung der Systeme eingeführt, welche unter anderem auch
die Energieeffizienz der Systeme bewerten. Im Weiteren wird der Unter-
schied einer dezentralen zu einer zentralen Druckerzeugung anhand der
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Kennzahlen quantifiziert. Die Werkzeuge ermöglichen eine Betrachtung der
Systeme für unterschiedlichste Lastfälle sowohl für selektive Einzelmanöver
als auch für Fahrzyklen. Mögliche Potentiale durch einen Architekturwechsel
für hydraulische Bremssysteme werden aufgezeigt.

iv



Abstract

The electrification of the power train as well as the automatisation of dri-
ving have a strong influence on chassis for future vehicles. One important
component of the chassis is the brake system. Due to the possibility for
recuperation using the electric motor a strong shift in the so far used load
spectrum can be seen. This shift increases the trade-off, that brake systems
have to handle, many actuations at low pressure level on the one hand and
very few actuations at high pressure on the other. Furthermore this increases
the high amount of requirements for brake systems and the interactions are
getting more and more complex. For understanding these interactions and
for developing corresponding optimal systems for future vehicles, proper
tools and concepts are necessary.

In the presented work the focus is on the tools brake test bench and the
co-simulation for the evaluation of conventional and future brake systems.
These tools are used to analyze the conventionally installed hydraulic brake
system of a small electric vehicle and are further used to develop an alterna-
tive system for this vehicle. To evaluate the functionality braking as a whole,
the system is analyzed including its architecture, as there are specifically
differences for centralized and decentralized systems. For the classification
of the systems besides the established key figures, extended ones and even
newly introduced additional key figures are used. These new key figures
include as well the efficiency of the system. The differences of a decentrali-
zed pressure generation compared to a centralized pressure generation are
quantified using these key figures. The tools offer the possibility to evaluate
the systems for various load cases, like single manoeuvers as well as whole
driving cycles. The potential of a shift in the brake system architecture for
hydraulic brake systems is shown.
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1. Einleitung

1.1. Rahmenbedingungen

In den letzten Jahren durchläuft der Automobilbau einen der deutlichsten
Umbrüche seiner Geschichte. Die Elektrifizierung des Antriebsstrangs und die
zunehmende Automatisierung des Fahrens hin zu vollständig autonom fah-
renden Fahrzeugen geben der Entwicklung neuer Technologien völlig neue
Impulse. Gleichzeitig fordern sie eine neue Sichtweise auf die Umsetzung
auch grundsätzlicher Funktionen im Fahrzeug. Hierdurch ergibt sich eine
Verschiebung des Anforderungsprofils auch für technische Fahrzeugsysteme
wie das System Bremse.

Der Automobilmarkt Deutschland ist 2016 weiter gewachsen, aber gleichzei-
tig werden weniger Fahrzeuge von Privatleuten angeschafft. Die deutschen
Automobilhersteller bieten eine ständig steigende Zahl an Serienmodellen
mit Elektroantrieb an. Stand 2018 waren 30 Modelle verfügbar, für die
nächsten zwei bis drei Jahre wird diese Zahl auf über 100 Modelle stei-
gen [Vda18]. Darüber hinaus liegt Deutschland im Electric Vehicle Index
(EVI) für Anbieternationen unter den ersten drei Nationen, im Bezug auf
die Marktentwicklung aber auf einem der hinteren Plätze [McK17]. Für
2030 wird von [Rol16a] ein Anteil von fast 25% an teil- und vollelektrischen
Fahrzeugen bei Neufahrzeugen vorhergesagt, wobei die batterieelektrischen
Fahrzeuge anteilig noch im unteren einstelligen Bereich liegen. Gleichzeitig
wird erwartet, dass der Automatisierungsgrad im Automobil deutlich an-
steigt. So wird für das Jahr 2030 ein Anteil autonomer Fahrzeuge von 15%
[McK16] bis 30% [Rol16b] vorhergesagt.
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1. Einleitung

Für die Verzögerung eines Fahrzeugs durch Reibbremsen existieren die unter-
schiedlichsten Bremssystemvarianten. Durch das Hinzukommen des rekupe-
rativen Bremsens bei Elektro- und Hybridfahrzeugen ergibt sich eine erheb-
liche Verschiebung der Lastkollektive, die bisher für die Entwicklung von rei-
nen Reibbremssystemen verwendet werden [Jun13]. Ein wichtiger Trend für
Bremssysteme im Rahmen der Elektrifizierung geht zu vakuumfreien Brems-
systemen, welche beispielsweise anstelle eines Unterdruckbremskraftver-
stärkers einen elektromechanischen Bremskraftverstärker einsetzen. Gleich-
zeitig haben sich hydraulische Bremssystemkomponenten durch die breite
Marktdurchdringung beispielsweise von ABS- bzw. ESP-Hydroaggregaten
und durch stetige Weiterentwicklung in Bezug auf Masse, Größe und Kosten
immer weiter verbessert, siehe Abbildung 1.1. Nach 2009 haben sich die
Masse und die Größe nur noch gering verändert. Es stellt sich die Frage
wie ein Bremssystem aussieht, welches diese Vielzahl neuer Anforderungen
und Entwicklungstrends am besten abdeckt und ob eine Betrachtung des
Bremssystems als Ganzes inklusive seiner Architektur dabei hilft neue ideale
Systeme zu finden, die sich für den Einsatz in neuen Fahrzeugkonzepten
eignen. Weiterführend muss untersucht werden, wie die Werkzeuge und
Konzepte für die Entwicklung solcher Systeme aussehen müssen und wie sie
eingesetzt werden sollten.
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Abbildung 1.1.: Entwicklung der Masse ( ) und der Baugröße ( ) des ABS-
Hydroaggregats, basierend auf Daten von [Bos10]
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1.2. Ziele und Gliederung

Die Bremssysteme lassen sich generell in nasse und trockene Bremssysteme
untergliedern. Wobei trockene Systeme bisher nur als Feststellbremse und in
Ausnahmefällen als Hinterradbremse zum Einsatz kommen. Die vorliegende
Arbeit zielt zum einen auf die Untersuchung der hydraulischen Bremssys-
temarchitektur ab. Diese zeichnet sich durch ein hydraulisches Netzwerk
aus Rohren und Schläuchen aus, welches den hydraulischen Druck von ei-
nem zentralen Erzeugungsort zu den einzelnen Radbremsen überträgt. Zum
anderen beleuchtet die Arbeit einen Vergleich unterschiedlicher Bremssyste-
marchitekturen basierend auf unveränderten konventionellen hydraulischen
Radbremsen. Dem Ganzen vorgelagert ist die Entwicklung der Werkzeuge für
die Durchführung der Untersuchungen und deren Interaktion untereinander.

Der Schwerpunkt der Arbeit liegt zum einen auf den Entwicklungswerkzeu-
gen Bremsenprüfstand und Co-Simulation mit denen im Weiteren die Unter-
suchungen dieser Arbeit durchgeführt werden. Ein weiterer Schwerpunkt
ist ein Konzept für die Betrachtung der Eigenschaften eines konventionellen
Bremssystems und dessen Vergleich mit einem Alternativkonzept. Hierbei
dient ein Kleinwagen mit Elektroantrieb als Zielfahrzeug.

Im Anschluss wird detaillierter auf die Ziele und die Gliederung der Arbeit
eingegangen.

1.2. Ziele und Gliederung

Die klassischen Entwicklungswerkzeuge im Fahrzeugbau sind die Simulation,
der Laborprüfstand sowie der Fahrzeugversuch, welche typischerweise in
der genannten Reihenfolge bei der Entwicklung neuer Systeme aufeinander
folgen.

Ein Ziel dieser Arbeit ist zunächst die Entwicklung der Werkzeuge selbst,
sowie Vorgehensweisen für die Verwendung des Verbunds der Werkzeuge,
welche für die Analyse und den Vergleich eingesetzt werden. Hierbei wird
versucht durch diesen Verbund unterschiedliche Limitierungen einzelner
Werkzeuge, wie beispielsweise die schwere Zugänglichkeit des hydrauli-
schen Bremssystems für Messtechnik, aufzulösen. Im Weiteren wird eine

3



1. Einleitung

ganzheitliche Charakterisierung zweier hydraulischer Bremssysteme und
deren Architektur durchgeführt. Ein Schwerpunkt liegt hierbei auf dem
hydraulischen Netzwerk, welches typischerweise bei zentralen hydrauli-
schen Bremssystemen zum Einsatz kommt, unabhängig von den eigentlichen
Bremssystemkomponenten. Es wird versucht anhand möglichst vieler quanti-
fizierbarer Kennzahlen die beiden untersuchten Bremssysteme zu bewerten,
wobei hier auch die Architektur mit berücksichtigt wird. Für die Bewertung
und die Quantifizierung der Auswirkungen unterschiedlicher Architekturen
werden bekannte Kennzahlen verwendet und erweitert. Darüber hinaus
werden neue Kennzahlen für die Bewertung der Energieeffizienz eingeführt,
welche so bisher nicht im Zusammenhang mit Bremssystemen zum Einsatz
kommen. Ein Kennzahlenkatalog wird im Rahmen dieser Arbeit entwickelt
und für die Bewertung der Energieeffizienz, sowie der Quantifizierung der
Auswirkungen unterschiedlicher Architekturen erweitert.

Die vorliegende Arbeit beschäftigt sich mit der Weiterentwicklung der Werk-
zeuge Bremsenprüfstand und Simulationsumgebung im Hinblick auf die
Bewertung bestehender Bremssysteme und die Entwicklung neuer Brems-
systeme. Hierbei liegt ein spezieller Fokus auf der Untersuchung und der
Bewertung der Bremsbetätigung vom Druckerzeugungsort bis zum Zielort
Radbremse. Dabei werden die Werkzeuge und Konzepte zur Beantwortung
der Frage angewandt, ob ein rein auf hydrostatischen Pumpen als Drucker-
zeuger basiertes dezentrales System alle üblichen Bremsfunktionalitäten
erfüllen kann und wie leistungsfähig dieses im Vergleich zu einem konven-
tionellen System ist.

In Kapitel 2 wird auf die für diese Arbeit wichtigsten grundlegenden Einzel-
komponenten für die hydraulische Druckerzeugung und Regelung eingegan-
gen. Im Weiteren werden kurz die wesentlichen verwendeten Regelungsan-
sätze und die Modellbildung und Simulation beschrieben.

Die Ermittlung der Anforderungen an das Bremssystem, im Hinblick auf
zukünftige Fahrzeugkonzepte, hat Kapitel 3 zum Inhalt. Hierin wird kurz auf
den Stand der Technik für Bremssysteme eingegangen, um im Anschluss auf
die allgemeinen Potentiale neuer Fahrzeugkonzepte überzugehen. Zusätzlich
ist eine Bauraumuntersuchung für die Anbringung neuer Bremssysteme für
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1.2. Ziele und Gliederung

Elektrofahrzeuge enthalten, bevor abschließend ein möglichst gesamtheitli-
cher Überblick über die Anforderungen an Bremssysteme gegeben wird.

Kapitel 4 beschreibt zunächst die Lastfälle in Form von unterschiedlichsten
Betätigungsprofilen für Bremssysteme sowie die Anforderungen an die Ent-
wicklungswerkzeuge selbst. Im Anschluss daran werden die beiden Haupt-
werkzeuge Bremssystemprüfstand und die (Co-)Simulation ausführlich vor-
gestellt.

In Kapitel 5 werden die Werkzeuge für die Untersuchung der konventionellen
Bremssystemarchitektur eingesetzt. Die Charakterisierung zielt hierbei nicht
rein auf das im Zielfahrzeug verbaute Hilfskraftbremssystem ab, sondern
auch auf das hydraulische Netzwerk, da die Ergebnisse auch auf ein Fremd-
kraftbremssystem mit zentraler Anordnung übertragen werden können. Die
hierdurch abgeleiteten Erkenntnisse werden für den Entwurf des alternativen
Bremssystemkonzepts in Kapitel 6 verwendet.

Das Kapitel 6 stellt zunächst die Eigenschaften und den Stand der Technik
dezentraler hydraulischer Bremssysteme vor. Anschließend wird auf das un-
tersuchte Konzept und dessen Konstruktion eingegangen. Der Hauptteil des
Kapitels behandelt den ganzheitlichen Vergleich der beiden Bremssysteme
für die zuvor beschriebenen Lastfälle. Hierbei werden sowohl die eingeführ-
ten Kenngrößen als auch zusätzliche für die Bewertung technischer Systeme
übliche Vergleichskenngrößen (Systemgewicht, -größe, etc.) verwendet.

Abschließend wird im letzten Kapitel eine Zusammenfassung der wesent-
lichen Ergebnisse sowie ein Ausblick auf mögliche weiterführende offene
Fragestellungen gegeben.
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2. Grundlagen

2.1. Hydraulik

2.1.1. Fluideigenschaften der Bremsflüssigkeit

Die Bremsflüssigkeit stellt aufgrund ihrer aggressiven und stark tempera-
turabhängigen Eigenschaften eine große Herausforderung für hydraulische
Bauteile dar. Speziell ihre sehr großen Viskositätsschwankungen von bis zu
einem Faktor 100 über den für den Pkw-Bau üblichen Temperaturbereich
(-40 ◦C ... 120 ◦C), machen die Wahl passender Hydraulikkomponenten
schwierig. In der klassischen Ölhydraulik finden sich kaum Hydromaschinen,
welche dies komplett abdecken können. Die Eigenschaften der Bremsflüs-
sigkeit, speziell die Viskosität, weisen eine deutlich geringere Abhängigkeit
vom Druck als von der Temperatur auf, wie in Abbildung 2.1 zu sehen ist.

Induktivität und Kapazität

Es sollen im Folgenden kurz die beiden in der Hydraulik wichtigen Be-
grifflichkeiten der Induktivität und Kapazität vorgestellt werden, da sie im
weiteren Verlauf für das Verständnis der auftretenden dynamischen Effekte
in hydraulischen Bremssystemen relevant werden.
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Abbildung 2.1.: Temperatur- und Druckabhängigkeit der Viskosität der Bremsflüssigkeit (DOT
4), basierend auf Daten von [Bos14]

Nach [Fin06] und [Wil11] lässt sich die Trägheit einer Fluidsäule gegen-
über einer Beschleunigung, in Anlehnung an die Elektrizitätslehre, als eine
hydraulische Induktivität Lh der Form

Lh =
pa

q̇V
=

mf

A2
(2.1)

mit dem Beschleunigungsdruck pa und der Flussänderung q̇V oder der Fluid-
säulenmasse mf und dem Leitungsquerschnitt A beschreiben. Es fällt auf, dass
speziell für Fluidsäulen in langen Leitungen mit einem geringen Durchmes-
ser dieser Effekt relevant wird. Analog zu dem Verhalten einer elektrischen
Spule mit den Größen pa =̂ u, Lh =̂ L und q̇V =̂

di
d t lässt sich das Verhalten

beschreiben zu

pa = Lh
dqV

d t
. (2.2)

Die hydraulische Kapazität Ch, analog zur Kapazität eines Kondensators in
der Elektrotechnik, beschreibt nach [Wil11] und [Bau11] das Verhältnis der
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2.1. Hydraulik

Volumenaufnahme eines Systems ΔV bei einer entsprechenden Druckerhö-
hung Δp zu

Ch =
ΔV
Δp

. (2.3)

Hierbei gehen in die hydraulische Kapazität nicht nur die Kompression der
Fluidsäule sondern auch Aufweitungen, beispielsweise der Leitungen, ein.

2.1.2. Komponenten für die hydraulische Druckerzeugung
und Regelung

Für die Druckerzeugung in hydraulischen Bremssystemen sind kleine För-
dermengen und hohe Drücke notwendig. Deshalb werden nicht hydrody-
namische, sondern hydrostatische Pumpen eingesetzt, welche nach dem
Verdrängerprinzip arbeiten [Bau11]. Auf diese sowie auf weitere ausge-
wählte Bremssystemkomponenten wie den für den Antrieb verwendeten
Elektromotor, die für die Regelung notwendigen Ventile und den Fluidspei-
cher wird im Folgenden kurz eingegangen.

Hydrostatische Pumpen

Bei der Auswahl des Pumpentyps für das im weiteren Verlauf der Arbeit vor-
gestellte alternative Bremssystemkonzept werden alle in Frage kommenden
Pumpentypen mit den Verdrängerelementen Zahn, Flügel, Schraube und Kol-
ben zwecks ihrer Eignung anhand von [Fin06], [Gro11], [Bau11], [Mat12]
und [Wil11] analysiert und bewertet. Da für Bremsflüssigkeit die Gesetze der
Ölhydraulik nur teilweise Gültigkeit haben und wenig Daten über den Einsatz
von Pumpen in Kombination mit Bremsflüssigkeit veröffentlicht sind, stellt
sich diese Auswahl recht schwierig dar. In [Mut99] wird experimentell die
Eignung einer Außenzahnradpumpe als Ladepumpe für einen hydraulischen
Druckspeicher eines konventionellen elektrohydraulischen Bremssystems
untersucht. Hierbei zeigt sich, dass mit solch einer Pumpe das Erreichen des
benötigten Maximaldrucks nicht über Lebensdauer gewährleistet werden
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2. Grundlagen

kann, da durch Verschleiß das maximal erreichbare Druckniveau absinkt.
Mittlerweile werden Innenzahnradpumpen in Bremssystemen eingesetzt,
allerdings eignen sie sich aufgrund der hohen Kosten nur für ein zentrales
Bremssystem, bei welchem sie nur einmal im System verbaut werden. Pum-
pen vom Verdrängertyp Flügel, welche für Hydrauliklenkungen bereits seit
langem verwendet werden [Pfe11], kommen aufgrund der Problematik der
Abdichtung entlang des Flügelspalts und der Gewährleistung hoher Drücke
über Lebenszeit nicht in Frage. Schraubenpumpen stellen die mit Abstand
teuerste Pumpenbauart dar und entfallen deshalb ebenfalls.

In dieser Arbeit wird die Radialkolbenpumpe mit Innenexzenter als aussichts-
reichster Pumpentyp für das im weiteren Verlauf vorgestellte Konzept erach-
tet. Die in der Literatur für Ölhydraulik angegebene Einschränkung in Bezug
auf den Temperaturbereich konnte im Serieneinsatz im Pkw-Bremssystem
seit den 90er Jahren im KFZ typischen Bereich von -40 ° bis 120 ° widerlegt
werden.

Der Volumenstrom einer Radialkolbenverdrängerpumpe, wie in Abbildung
2.2 dargestellt, ergibt sich, unter der vorläufigen Annahme idealer Verdrän-
gung ohne Leckageverluste, aus dem geometrischen Fördervolumen der
Pumpe VRKP,geom, dem Winkel der Verschiebung in Ausgangslage ϕ0 und
der Pumpenwellendrehzahl n, womit für die Radialkolbenpumpe (RKP) mit
Kolbenelementfläche AK und der Exzentrizität e folgt

QRKP,geom =
dV
d t
= VRKP,geom n= zAK2e sin(ϕ0 + 2πn)n, (2.4)

wobei hier durch Erhöhung der Anzahl an Kolbenelementen z, die für diese
Pumpenart typische Ungleichförmigkeit reduziert werden kann. Bei einfa-
chen Hydroaggregatvarianten wird in konventionellen Bremssystemen, wie
auch im untersuchten Zielfahrzeug, je Bremskreis nur ein Pumpelement
verwendet. Eine deutliche Ungleichförmigkeitsreduktion lässt sich durch
z = 3 Pumpelemente erzielen, allerdings ergibt die hierfür benötigte kreis-
förmige Anordnung im Abstand von 120 ° bzw. in Reihe mit entsprechender
Exzenterwelle deutliche Nachteile im Bezug auf den benötigten Bauraum.
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Abbildung 2.2.: Schema der Radialkolbenpumpe mit zwei Pumpelementen

Um die Ungleichförmigkeit trotzdem zu reduzieren wird hier im Weiteren
für die Auslegung eine Pumpelementanzahl von z = 2 verwendet, wodurch
sich der Volumenstrom mit dem Kolbendurchmesser dK ergibt zu

QRKP,geom = πd2
K esin(ϕ0 + 2πn)n. (2.5)

Hierbei müssen noch typische Pumpverluste wie beispielsweise Leckage
QLeckage, welche den volumetrischen Wirkungsgrad ηvol der Pumpe redu-
ziert sowie der mechanisch-hydraulische Wirkungsgrad ηmh, welcher die
Reibung innerhalb der Pumpe beinhaltet, mit berücksichtigt werden. Das
Produkt der beiden Wirkungsgrade entspricht dem Gesamtwirkungsgrad der
Pumpe ηges.

Mit dem effektiven Volumenstrom QRKP,e = QRKP,geomηvol und durch Um-
formen der Gleichung für die hydraulische Leistung Phyd = QRKP,eΔp und

der mechanisch zugeführten Wellenleistung Pmech =
Phyd

ηmh
ergibt sich das

Lastmoment der Pumpe MLast auf die Welle des Elektromotors [Mat12] zu

MLast =
QRKP,geomΔp

2πnηmh
=

QRKP,eΔp

2πnηvolηmh
=

QRKP,eΔp

2πnηges
, (2.6)
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2. Grundlagen

welches sich direkt auf die Auslegung der Drehmomentkurve des Elektro-
motors zum Antreiben der Pumpe auswirkt.

Ventile

In Bremssystemen werden typischerweise elektrisch ansteuerbare 2/2-Wege
Magnetventile verwendet. Hierbei kommen Schalt- und Stetigventile zum
Einsatz. Hat ein Schaltventile typischerweise nur zwei definiert ansteuerbare
Zustände offen und geschlossen, so kann bei einem Stetigventil der Hub des
Stößels proportional über den Steuerstrom beeinflusst werden. Stetigventile
werden deshalb auch als Proportionalventile bezeichnet und kommen bei
konventionellen Bremssystemen als Einlassventil zum Einsatz.

Für ein Hydraulikventil mit meist turbulenter Strömung lässt sich der Durch-
fluss QV vereinfacht anhand der Drosselgleichung, wie sie auch in [Bau11]
zu finden ist, beschreiben durch

QV = αD,V AV

√√2Δp
ρ

, (2.7)

mit dem Blendenbeiwert des Ventils αD,V , der Ventilöffnungsfläche AV und
der Fluiddichte ρ. Die Druckdifferenz Δp beschreibt im Falle des hier be-
trachteten Auslassventils den Druckunterschied bzw. Druckabfall zwischen
Raddruck pRad und dem Druck hinter dem Ventil zum Speicher pSpeicher ,
siehe Abbildung 2.3.

Das dynamische Ventilverhalten lässt sich durch Anwendung des Prinzips
von Newton, der Summe aller angreifenden Kräfte, zu sehen in Abbildung
2.3, auf den Ventilstößel mit der Masse mV vereinfacht beschreiben zu

mV z̈V = FMag − FFed − FV d + FH ydr , (2.8)

wobei die Federkraft FFed sowie die resultierende viskose Dämpfungskraft
FV d der magnetischen Kraft FMag und der hydraulischen Kraft FH ydr bei
einem normal (stromlos) geschlossenen Auslassventil entgegenwirken. Die
Magnetkraft FMag errechnet sich hier über ein hinterlegtes Kennfeld, welches
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Abbildung 2.3.: Schema des Auslassventils mit angreifenden Kräften

in Abhängigkeit von Spulenstrom ISp und Stößelposition zV eine entspre-
chende Magnetkraft ausgibt.

Die Federkraft FFed auf den Stößel ergibt sich mit der Vorspannung F0 und
der Federkonstanten cFed zu

FFed = F0 + zV cFed , (2.9)

sowie die auftretende viskose Dämpfung mit der Dämpfungskonstanten dvisk

zu
FV d = żV dvisk. (2.10)

Die auf den Stößel wirkende hydraulische Kraft Fhyd errechnet sich mit der
Angriffsfläche Ahyd und der relativen Druckdifferenz Δp zu

Fhyd =ΔpAhyd = (pRad − pSpeicher)Ahyd . (2.11)

Für die Simulation werden validierte Modelle von existierenden aktuell
in Bremssystemen verbauten Ventilen übernommen, da deren detaillierte
Modellierung anhand von Messdaten und FEM nicht im Fokus dieser Arbeit
liegt.
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2. Grundlagen

Fluidspeicher

Als Speicher im Niederdruckbereich kommen im Bremssystem drucklose, zur
Atmosphäre offene Reservoirs aus Kunststoff zum Einsatz, um unter anderem
das Volumen für die Verschleißnachstellung vorzuhalten, siehe Abbildung
2.4a. Darüber hinaus werden auch kleine Speicherkammern im Hydroag-
gregat hinter dem Auslassventil verbaut, um einen schnellen Druckabbau
im Falle eines Regeleingriffs zu gewährleisten. Diese Kammern haben ein
deutlich geringeres Volumen als die zuvor beschriebenen Kunststoffreservoirs
und bewegen sich für Pkws typischerweise in einem Bereich < 10 cm3.

QAUS

AR
zSp

patmzmax

QEIN

(a) Reservoir

pSp

dSp,K

cSp, f ed

QAUSQEIN

l0xSp

(b) Speicherkammer

Abbildung 2.4.: Fluidspeicher im Bremssystem

Der Druck in einem Reservoir mit der Fläche AR und dem Volumen VR =
ARzmax , lässt sich anhand der hydrostatischen Grundgleichung für dichtebe-
ständige Flüssigkeiten nach Euler [Tru08] beschreiben mit

p = ρgzSp, (2.12)

wobei ρ die Fluiddichte, g die Erdbeschleunigung und zSp den Speicherfüll-
stand darstellt.
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2.1. Hydraulik

Bei einer Bremsbetätigung ändert sich die Fluidhöhe entsprechend um das
in die Radbremse verschobene Volumen zBr wodurch sich für den Druck im
Reservoir

p = ρg(z0 − zBr) = ρg
�

z0 − VBr

AR

�
(2.13)

ergibt. Für einen zylinderförmigen Federspeicher mit Kolbendurchmesser
dSp,K ergibt sich das Maximalvolumen zu

Vmax = lmax

πd2
Sp,K

4
, (2.14)

wobei lmax die maximal nutzbare Speicherlänge beschreibt, welche für Fe-
derkolbenspeicher der Länge l nach [Wil11] bei einem Nutzungsgrad von
0,85 l bis 0,9 l liegt. Entsprechend zu Abbildung 2.4b, errechnet sich der
Druck im Speicher mit der Federkonstanten cSp, f ed , der Speicherlänge l0 und
der Vorspannung bei leerem Speicher F0 zu

p = FFedASp,K = ASp,K(cSp, f ed(l0 − xSp) + F0). (2.15)

Motor

Für den Einsatz in Hydroaggregaten bieten sich permanenterregte Gleich-
strommotoren an, da sie sich durch geringe Kosten bei einem guten Wirkungs-
grad auszeichnen [Gar08]. Das Modell des elektrischen Gleichstrommotors
wird häufig auch als vereinfachtes Modell von Wechselstrommotoren verwen-
det, wie beispielsweise für den in dieser Arbeit verwendeten AC-Servomotor
des im weiteren Verlauf der Arbeit vorgestellten Bremsenprüfstands. Anhand
der Clarke- oder Park-Transformation lassen sich diese von einer drei- in eine
zweidimensionale Schreibweise überführen. Für die Beschreibung wird als
weitere Vereinfachung nur der Wirkstrom i = iq betrachtet.

Die Stromänderung im elektrischen Ankerkreis lässt sich nach der Kirch-
hoffschen Maschenregel (2. Kirchhoffsches Gesetz) [Gro11] anhand des
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2. Grundlagen

Widerstands RA, der Induktivität LA und der Motorkonstanten für die indu-
zierte Spannung ki beschreiben zu

diA
d t
= (uA− RAiA− kin)

1
LA

. (2.16)

Der mechanische Kreis wird anhand der aus der Summe aller angreifenden
Momente, entsprechend Abbildung 2.5, mit der Rotorträgheit Jrot des Motors
resultierenden Drehzahländerung beschrieben zu

dn
d t
=

1
Jrot
(kT iA− kr n−MLast), (2.17)

mit der Motorkonstanten für das Drehmoment kT , der Reibungskonstanten
kr und dem Lastmoment MLast . Das Lastmoment MLast kann hierbei bei-
spielsweise die Belastung durch eine Pumpe, wie in Gleichung 2.6, darstellen.

LA RA

uA M

krn
kT , ki

Jrot JLast

MLast

iA

Abbildung 2.5.: Elektrisches und mechanisches Ersatzschaltbild der Hydraulikpumpe
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2.2. Modellbildung und Simulation

2.2. Modellbildung und Simulation

Im Folgenden soll kurz auf die grundlegende Arbeitsweise der beiden in
dieser Arbeit eingesetzten Simulationsprogramme und deren Interaktion in
Form der Co-Simulation eingegangen werden.

2.2.1. Arbeitsweise der Simulationsprogramme: AMESim
und Simulink

AMESim ist ein 1D-Modellierungsprogramm, welches domänenübergreifend
arbeitet. Hierdurch können Multidomänensysteme aus Komponentenblö-
cken der unterschiedlichen physikalischen Disziplinen, wie z.B. Mechanik,
Hydraulik, Elektrik oder Signalverarbeitung miteinander verbunden aufge-
baut werden [Lms15]. Ein wesentlicher Unterschied zu signalflussbasierten
Simulationsprogrammen, wie beispielsweise Simulink, ist der bidirektio-
nale Austausch von Größen bei der Simulation, vergleiche Abbildung 2.6.
Dieser ist darauf zurückzuführen, dass das Programm nach dem Prinzip
von Bond-Graphen arbeitet. Hierbei findet über die Bindung (bond) der
Komponenten ein stetiger Energiefluss statt, welcher das Prinzip der Ener-
gieerhaltung einhält. Dieser energie- bzw. leistungsbasierte Informationsfluss
ermöglicht die Verknüpfung der unterschiedlichen Domänen, wobei die po-
sitive Energieflussrichtung vom Anwender festgelegt werden muss. Die für
die Bestimmung des Energieflusses verwendeten Größen sind in Tabelle
2.1 für die unterschiedlichen Domänen hinterlegt. Weiterhin muss für eine
erfolgreiche Verknüpfung zweier Komponenten deren Port gleich sein sowie
die Kausalität eingehalten werden [Lms10]. Dies bedeutet, dass der Ausgang
der einen Komponente dem Eingang der anderen entsprechen muss. Hier-
durch ist gewährleistet, dass grundsätzlich physikalisch plausible Modelle
entstehen.
Simulink ist im Vergleich zu AMESim ein signalflussbasiertes Simulationspro-
gramm mit einem unidirektionalen Ablauf, dies bedeutet der Informations-
fluss erfolgt nur in eine Richtung. Die physikalischen Gleichungen werden

17



2. Grundlagen

Tabelle 2.1.: Domänenbezogener Energiefluss in AMESim nach [Lms10]

Domäne Anstrengung Fluss

hydraulisch Druck p [ N
m2 ] Fluss Q [m3

s ]

mechanisch
Kraft F [N] Geschw. v [m

s ]
Moment M [Nm] Drehzahl ω [ rad

s ]
elektrisch Spannung U [V] Strom I [A]

Kausalität erfüllt

Exzenter Zylinder

Abbildung 2.6.: Kausalität der zu verbindenden Komponenten in AMESim

direkt anhand von Kombinationen von Blockdiagrammen aus der Modellbi-
bliothek nachgebildet, wodurch es ebenfalls für die Multidomänensimulation
geeignet ist. Jeder Block besitzt einen Eingangsvektor, einen Ausgangsvektor
und einen Zustandsvektor [Hof09]. Die Blöcke werden in einer Reihenfolge
sortiert, nach welcher die Vektoren berechnet und aktualisiert werden. Da
Differentialgleichungen direkt abgebildet werden können, ist es universell
einsetzbar.

2.2.2. Solver – Numerische Integration steifer Systeme

Ein Solver errechnet die Zustände eines Modells während einer definierten
Zeitspanne. Bei den zu lösenden Gleichungen wird zwischen gewöhnlichen
Differentialgleichungen (DGL, engl. ODE) und Systemen mit differential-
algebraischen Gleichungen (engl. DAE) unterschieden. Eine gewöhnliche
DGL beinhaltet Funktionen und deren Ableitungen, wobei die Funktion und
deren Ableitung sich auf nur eine unabhängige Variable beziehen. DGLs
höherer Ordnung werden von den Solvern zu einem System erster Ordnung
reduziert, um diese besser lösen zu können. Eine differential-algebraische
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2.2. Modellbildung und Simulation

Gleichung beinhaltet neben DGLs auch algebraische Gleichungen, welche
Nebenbedingungen für die zu lösenden Gleichungen darstellen. Es soll hier
noch kurz auf steife Systeme eingegangen werden, wobei eine eindeuti-
ge Definition für den Übergang von normalen zu steifen Systemen nicht
existiert. Steife Systeme führen dazu, dass viele der herkömmlichen numeri-
schen Lösungsverfahren instabil werden. Um dies zu vermeiden, muss die
Schrittweite auf einen sehr kleinen Wert reduziert werden, wodurch die
Simulationszeit ansteigt.

In Matlab/Simulink gibt es für das Lösen steifer Systeme spezielle Solver.
Hier wird im Weiteren der ODE15s Solver verwendet, dieser ist in der Lage
DAEs zu lösen. Er kombiniert aufgrund seiner variablen Schrittweite den
Vorteil größerer Schrittweiten mit gleichzeitiger numerischer Stabilität. Der
Solver basiert auf dem Gear’s Verfahren [Gea71b] und [Gea71a] mit einer
rückwärtigen Differentiation (BDF=backward differentiation), welches die
Ableitung aus zurückliegenden Zeitschritten für die Bestimmung der Lösung
des aktuellen Zeitschritts nutzt.

AMESim stellt für die Integration der Differentialgleichungen 17 verschiede-
ne Lösungsverfahren zur Verfügung [Lms10]. Der standardmäßig gewählte
Integrator in AMESim wählt selbstständig das günstigste Verfahren bezüg-
lich Rechenzeit und Genauigkeit aus. Hierbei handelt es sich ebenfalls um
einen Solver variabler Schrittweite, wobei dieser im Gegensatz zum Simu-
link Solver die Ordnung der eingesetzten Verfahren auch variabel wählt.
Zusätzlich ist ein Verfahren zum Umgang mit Unstetigkeiten, wie z.B. ei-
nem mechanischen Endanschlag, für eine optimierte Stabilität des Algorith-
mus hinterlegt. Die wesentlichen verfügbaren übergeordneten Solver im
Standard-Integratormodus sind der LSODE (Livermore Solver for Ordina-
ry Differential Equations) [Rad93] und der DASSL (Differential/algebraic
system solver) [Pet82]. Hierbei wird für das Lösen von steifen DGLs für
beide wiederum die von Gear’s vorgeschlagene Rückwärtsdifferentiation
verwendet. Für das Lösen von differential-algebraischen Gleichungssyste-
men oder impliziten Variablen wird der DASSL-Solver verwendet. Explizite
Gleichungssysteme werden mit dem LSODE-Solver gelöst, welcher bei De-
tektion eines steifen Systems von einem Adams-Moulton-Verfahren auf die
Rückwärtsdifferentiation umschaltet.
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2. Grundlagen

Weiterführende Informationen zu der Funktionsweise numerischer Integra-
toren sind unter anderem in [Völ11] zu finden.

2.2.3. Co-Simulation

In der simulativen Entwicklung neuer Fahrzeugsysteme ist es üblich für
die Simulation des Gesamtfahrzeugmodells auf Co-Simulationsverfahren
zurückzugreifen. Dies ermöglicht es die jeweiligen Teilsysteme im jeweiligen
speziell dafür geeigneten Simulationsprogramm abzubilden und diese dann
im Gesamtmodell zu koppeln. Vorteile sind hierbei eine gute Stabilität so-
wie eine bessere Effizienz bei der Simulation der Teilsysteme aufgrund der
speziell ausgerichteten Solveralgorithmen in den jeweiligen Simulationspro-
grammen. Für die erfolgreiche Kopplung muss der Informationsaustausch
zwischen den Teilsystemen entsprechend berücksichtigt werden. Die Aus-
gangsgrößen des einen Teilsystems bilden hierbei die Eingangsgrößen des
anderen Teilsystems und umgekehrt.

Eine vereinfachte Darstellung nach [Sch09] hierfür ist:

Teilsystem 1 Teilsystem 2
Zustandsgrößen ẋ1 = f1(x1, u1) ẋ2 = f2(x2, u2)
Ausgangsgrößen y1 = g1(x1, u1) y2 = g2(x2, u2)
Kopplung der Ein-/Ausgänge u1 = y2 u2 = y1

Neben den zu übergebenden Größen selbst spielt auch der Zeitpunkt des
Informationsaustausches und dessen Häufigkeit eine enorm wichtige Rolle
für eine gut funktionierende Co-Simulation. Bei einem Master-Slave Prinzip
gibt das Teilsystem, welches als Master fungiert, die Zeitpunkte des Informa-
tionsaustausches vor. Arbeitet eine Co-Simulation nach einem Master-Slave
Prinzip, können Multi-Rate Verfahren verwendet werden. Multi-Rate Ver-
fahren passen die Schrittweiten der Solver der Teilsysteme an das jeweilige
Systemverhalten an. Wichtig ist zwischen der Integrationsschrittweite, in
welchen die Teilsysteme gelöst werden, und der Kommunikationsschritt-
weite zu unterscheiden, da diese in der Regel nicht identisch sind. Weitere
Verfahren sind in [Völ11] beschrieben.
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2.2. Modellbildung und Simulation

Als Beispiel für solch eine Co-Simulation soll auf die in dieser Arbeit zum
Einsatz kommende Kopplung von Matlab/Simulink mit AMESim, wie in
Abbildung 2.7a dargestellt, eingegangen werden. Weitere Beispiele für die
Co-Simulation physikalischer Systeme mit unterschiedlichen Simulations-
programmen sind in [Völ11] zu finden. Für die Co-Simulation wird auf
das in AMESim bereits implementierte Interface mit dem Schnittstellen-
typ SimuCosim zurückgegriffen, siehe Abbildung 2.7b. Hierdurch werden
Matlab/Simulink und AMESim in Form einer Co-Simulation miteinander
gekoppelt. Hierfür muss in AMESim die Anzahl sowie die Bezeichnungen der
Ein- und Ausgänge entsprechend vorgegeben werden, bevor im Anschluss
daran in Simulink der Interfaceblock (AME2SLCoSim) entsprechend einge-
fügt werden kann. Für die Verwendung des AMESim Modells muss dieses
zunächst kompiliert und die dabei entstandene mex-Datei in Simulink in den
Interfaceblock geladen werden. Im Interfaceblock können unter anderem der
Integrator-Typ und das Kommunikationsintervall H festgelegt werden. Für
weitere Informationen über die Einrichtung der Co-Simulationsschnittstelle
wird auf [Lms14] und [Obe15] verwiesen.

Die richtige Wahl des Kommunikationsintervalls wird unter anderem in
[Völ11] untersucht. Es zeigt sich, dass das Kommunikationsintervall H ei-
ner Co-Simulation sich an der höchsten in ihr auftretenden Frequenz fmax

orientieren muss und sich ergibt zu

H =
1

10 fmax
. (2.18)

Dies deckt sich mit dem aus der Signalverarbeitung kommenden Nyquist-
Shannon-Theorem, welches für die korrekte Abtastung eines Signals eine
mindestens doppelt so hohe Abtastfrequenz wie die höchste im Signal auf-
tretende Frequenz voraussetzt. Um ein gut abgetastetes Signal zu erhal-
ten wird hierfür diese noch um das 5 bis 10 fache erhöht, wodurch sich
das in Gleichung (2.18) beschriebene Kommunikationsintervall ergibt. Für
die betrachteten Teilsysteme besitzen die Ventile des Hydrauliksystems die
höchsten Eigenfrequenzen. Basierend auf Gleichung (2.18) ergibt sich ein
Kommunikationsintervall von H = 0, 005 s, welches im Weiteren verwendet
wird. Auf eine weitere Reduktion des Intervalls wird verzichtet, da dieses
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ungefähr dem Kommunikationsintervall entspricht, welches für die Kom-
munikation zwischen Steuergerät und Komponente verwendet wird. Ein
Ziel ist es, zu untersuchen wie gut sich ein steifes hydraulisches System,
welches im Verlauf der Arbeit vorgestellt wird, mit dem im Fahrzeug üblichen
Kommunikationsintervall betreiben lässt.

(a) Schema der gewählten Master-Slave Ar-
beitsweise von AMESim mit Simulink
[Lms14]

(b) Interface-Block AMESim (oben)
und Simulink (unten)

Abbildung 2.7.: Co-Simulation zwischen Matlab/Simulink und AMESim
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3. Anforderungen an das
Bremssystem für zukünftige
Fahrzeugkonzepte

Ziel dieses Kapitels ist es die Anforderungen an das Bremssystem, speziell
vor dem Hintergrund des Einsatzes in neuen urbanen Fahrzeugkonzepten,
zu definieren. Da im urbanen Kontext Elektrofahrzeuge gegenüber konven-
tionellen Fahrzeugen die größten Vorteile besitzen. Hierfür wird zunächst
der Stand der Technik für Bremssysteme vorgestellt. Im Anschluss daran
wird auf die Potentiale eingegangen, die sich aus der Elektrifizierung des
Antriebsstranges und dem autonomen Fahren ergeben. Eine Teilmenge der
Anforderungen an das Bremssystem ergibt sich aus der Einbauposition und
dem dort verfügbaren Einbauraum. Die Vorgehensweise für die Bestimmung
der Einbauposition wird zunächst vorgestellt, um anschließend die wesentli-
chen Anforderungen, inklusive der aus der Einbauposition resultierenden,
zusammenzufassen.

3.1. Stand der Technik

In diesem Unterkapitel wird der aktuelle Stand der Technik kurz zusam-
mengefasst sowie die im Weiteren wichtigsten Begrifflichkeiten in Bezug auf
Bremssysteme kurz erklärt. Für ausführlichere Informationen wird auf die
einschlägige Literatur [Bre12], [Die14] und [Bra13] verwiesen.

Das standardmäßig verbaute Bremssystem im Kraftfahrzeugbereich ist seit
über 60 Jahren ein hydraulisches System basierend auf dem Prinzip der
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Hilfskraftbremse. Es zeichnet sich durch eine zentrale hydraulische Archi-
tektur aus. Dies bedeutet, der für den Bremsvorgang benötigte Bremsdruck
wird an einer Stelle erzeugt und durch das hydraulische Netzwerk von dort
weiter zu den Radbremsen geleitet.

Die Bremskreisaufteilung entscheidet darüber, wie welche Teile des hy-
draulischen Netzwerks miteinander verbunden sind, hierbei haben sich in
Pkws die II- und die X-Aufteilung durchgesetzt. Die II-Aufteilung entspricht
einer Vorder-/Hinterachs Bremskreisaufteilung und wird auch als schwarz-
weiß Aufteilung bezeichnet. Hierbei sind die Vorder- und Hinterachse jeweils
mit einem separaten Bremskreis verbunden, was Vorteile z.B. bei Ausfall
eines Kreises mit sich bringt, da Schiefziehen (Abweichen von idealer ge-
rader Bremsung) bei dieser Aufteilung ausbleibt. Die X-Aufteilung oder
auch diagonale Bremskreisaufteilung nutzt die diagonal gegenüberliegenden
Radbremsen, um sie zu jeweils einem Bremskreis zusammenzufassen. Diese
Anordnung gewährleistet, dass selbst bei Ausfall eines Kreises zumindest an
einer Radbremse das hohe Bremspotential der Vorderräder genutzt wird.
Jedoch muss hier das konzeptbedingte Schiefziehen ausgeglichen werden.
Weitere Informationen zu Bremskreisaufteilungen finden sich in DIN 74000
[Din92].

Eine wichtige Unterteilung der Bremssysteme ist der Unterschied zwischen
Hilfskraft- und Fremdkraftbremssystemen. Diese Bezeichnung bezieht sich
auf die Aufbringung der Kraft, bevor diese auf die Hydraulik weitergeleitet
wird. Die Konstellation bei der die Kraft für die Bremsung vom Fahrer aufge-
bracht und von einem Bremskraftverstärker (BKV) weiter erhöht wird, wird
als Hilfskraftbremse bezeichnet. Hierbei unterstützt der BKV den Fahrer
dabei den gewünschten Bremsdruck zu erzeugen. Bei Fremdkraftbremssys-
temen hingegen wird die Kraft für die Bremsung alleine vom Bremssystem
aufgebracht. Diese Art von Bremssystem wird klassischerweise für By-Wire-
Systeme, also Systeme bei denen Signal- und Energieübertragung per Kabel
erfolgt, eingesetzt. Ein wichtiger Punkt bei reinen By-Wire-Systemen ist
die Absicherung. Die Redundanz des Bordnetzes zum Beispiel muss ge-
währleistet sein. Derartige Systeme benötigen darüber hinaus aktuell einen
Pedalsimulator, um dem Fahrer ein gutes Pedalgefühl mit entsprechender
Rückmeldung zu vermitteln.
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Im Einzelnen besteht das heutige konventionelle hydraulische Hilfskraft-
bremssystem aus der Pedalbetätigungseinheit, dem Bremskraftverstärker
(BKV), dem Tandemhauptbremszylinder (THZ) mit Reservoir, der Modula-
tionsvorrichtung (Hydroaggregat), den Hydraulikleitungen und den Rad-
bremsen selbst, siehe Abbildung 3.1. Die Bremskraftverstärkung kann hierbei
pneumatisch, hydraulisch oder elektromechanisch erfolgen. Für die Rad-
bremsen kommen Scheibenbremsen und für die Hinterachse von kleineren
Fahrzeugen auch Trommelbremsen zum Einsatz. Die unterschiedlichen Bau-
formen der Radbremsen werden in [Bre12], [Die14] und [Hei13] ausführlich
beschrieben. An dieser Stelle wird hier nicht näher darauf eingegangen,
da im Weiteren unter dem Begriff Bremssystem der Teil zwischen der Be-
tätigung bis hin zur Radbremse verstanden wird. Ein Grund für die lange
Vorherrschaft des Systems in dieser Ausprägungsform ist sein sehr gutes
Verhältnis von Funktion zu Kosten. Hervorzuheben ist dabei, dass das Brems-
system den physikalischen Effekt der hydraulischen Übersetzung nutzt, um
mit möglichst geringer Betätigungskraft hohe Kräfte an der Radbremse zu
erreichen.

Abbildung 3.1.: Konventionelles Bremssystem mit X-Split, Scheibenbremsen vorne und Trom-
melbremsen hinten (Darstellung nach [Rob12] Beschriftung geändert)
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Die zentralistische Anordnung hat unterschiedliche Ursachen. Zum einen
befindet sich die Betätigungseinrichtung in Form der Pedalbetätigungseinheit
im Fußraum der Fahrerposition, um die direkte Betätigung des hinter der
Spritzwand im Motorraum beginnenden Bremssystems zu ermöglichen. Zum
Anderen diente der Verbrennungsmotor sehr lange als direkte Energiequel-
le für die Bremskraftverstärkung basierend auf Unterdruck, welcher vom
Saugrohr des Motors zum BKV geleitet wird. Ein weiterer Vorteil ist für den
Fahrer die Möglichkeit auch im Fehlerfall, Ausfall der Bremskraftverstärkung
oder Bordnetzausfall, den direkten mechanischen Durchgriff auf das System
zu haben. Hierdurch muss er zwar eine deutlich höhere Fußkraft aufbringen,
kann aber trotzdem noch eine, wenn auch deutlich geringere, Verzögerung
des Fahrzeugs von mindestens 2,44 m

s2 [Ece15] erreichen.

Am weitesten verbreitet ist die Hilfskraftbereitstellung für die Bremskraft-
verstärkung durch Unterdruck. Dabei besteht für Dieselfahrzeuge, Elek-
trofahrzeuge und heutige direkteinspritzende Benzin-Turbomotoren mit zu
geringem Unterdruck ein Mehraufwand in Form einer Vakuumpumpe, um die
Versorgung des Unterdruckbremskraftverstärkers weiter aufrechtzuerhalten.
Die Vakuumpumpe gibt es hierbei in zwei Ausführungsformen. Entweder als
mechanische Vakuumpumpe, welche vom Motor direkt angetrieben wird,
wodurch sie dauerhaft Schleppverluste verursacht, oder als elektrische Va-
kuumpumpe, welche den BKV bei Bedarf mit Unterdruck versorgt und über
das Bordnetz mit Energie versorgt wird. Bei einer durchschnittlichen Masse
der Vakuumpumpe von zirka 2 kg würde ein Wegfall fahrzeugabhängig einer
CO2-Reduktion im NEFZ von etwa 0,2 g/km gleichkommen, basierend auf
der Faustformel von [Tim08].

Für die Bremskraftverstärkung gehen die Entwicklungen der letzten Jahre hin
zu vakuumunabhängigen elektromechanischen Bremskraftverstärkern,
welche die Energie bedarfsgerecht bereitstellen. Diese sind vor dem THZ
angeordnet, wie zuvor der Unterdruckbremskraftverstärker. Sie bestehen
im Allgemeinen aus einem schnell drehenden elektronisch kommutierten
Elektromotor, welcher über eine Getriebeübersetzung die Drehbewegung in
eine Linearbewegung überführt und so eine Kraft auf die Druckstange des
THZ ausübt.
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Systeme mit elektromechanischem BKV verfügen über eine sehr hohe Druck-
aufbaudynamik, welche gerade im Hinblick auf zukünftige Fahrerassistenz-
systeme enorm wichtig ist.

Um eine möglichst optimale Bremsung zu realisieren spielt neben der Aktu-
ierung (Bremsdruckaufbau), die radindividuelle Modulation des Radbrems-
druckes für die Ausnutzung des maximalen Fahrbahnreibwerts die wichtigste
Rolle. Hierfür wird nach Stand der Technik ein zentrales Hydroaggregat ver-
baut, wie in Abbildung 3.1 dargestellt. Wurde dieses System zunächst rein für
die Vermeidung des Radblockierens bei Bremsvorgängen eingesetzt (ABS),
wird es aufgrund stetiger Weiterentwicklung mittlerweile verwendet, um
kritische Fahrzustände jeglicher Art zu verhindern bzw. aufzulösen (ESP).
Hierbei sei auch auf die Funktionalität des aktiven Druckaufbaus durch das
ESP hingewiesen. Auf die Komponenten im Einzelnen wurde in Kapitel 2.1.2
näher eingegangen, da das in dieser Arbeit entworfene alternative System
auf einem Großteil der im ESP eingesetzten Komponenten basiert.

Einen Versuch das klassische hydraulische Bremssystem weiterzuentwickeln
stellt die elektrohydraulische Bremse (EHB) dar. Bei der EHB handelt es
sich um eine Fremdkraftbremse. Sie versucht die positiven Eigenschaften
eines By-Wire-Systems, die sehr gute Regelbarkeit, mit denen eines hy-
draulischen Bremssystems zu verbinden. Die EHB verfügt über einen mit
redundanter Sensorik ausgerüsteten Pedalsimulator und einen hydraulischen
Hochdruckspeicher. Die Signalübertragung und Energieversorgung erfolgen
elektrisch (By-Wire). Für die Druckbereitstellung wird der Hochdruckspei-
cher von einer Pumpe aufgeladen. Der Druck des Hochdruckspeichers ist
dadurch bei Bedarf sofort verfügbar. Hierdurch bietet der Hochdruckspeicher
die Möglichkeit in viel kürzerer Zeit als das konventionelle hydraulische
System einen Druck bereitzustellen, welcher ausreicht um die Räder zu
blockieren. Der Energieaufwand zum Befüllen des Druckspeichers ist jedoch
relativ hoch, da die Pumpe selbst bei geringer Fluidentnahme zunächst das
Druckniveau des Speichers erreichen muss, bevor sie neues Fluid in den
Speicher pumpen kann. Darüber hinaus sind unter anderem das akustische
Verhalten der Pumpe bei Befüllen des Hochdruckspeichers, das Pedalgefühl
und Dichtigkeitsprobleme des Speichers weitere Probleme, die einer breiten
Marktdurchsetzung bisher im Wege standen.
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Die elektromechanische Bremse (EMB) stellt ein reines By-Wire-System
ohne Bremsflüssigkeit dar, bei welchem die Energiebereitstellung direkt am
Rad erfolgt. Sie besitzt wie die EHB einen Pedalsimulator. Die Signalüber-
tragung und Energieversorgung zur elektromechanischen Radbremse erfolgt
By-Wire. Sie kann nicht verstärkende und selbstverstärkende Ausführungs-
formen annehmen. Die Verwendung von selbstverstärkenden Bauformen, wie
z.B. einer Keilbremse, welche die kinetische Energie des Rades zur Brems-
kraftverstärkung beim Bremsvorgang nutzen, erscheint vorteilhaft, bringt
jedoch zusätzliche Regelungsaufwand und Kosten mit sich.

3.2. Potentiale zukünftiger Fahrzeugkonzepte

Neue Fahrzeugkonzepte bieten die Möglichkeit zur Ausschöpfung einer Viel-
zahl neuer Potentiale durch technologische Fortschritte. In den folgenden
zwei Abschnitten wird auf die Potentiale aufgrund der Antriebstechnologie
und der Automatisierung des Fahrens eingegangen, da deren Einfluss auf
das System Bremse als am stärksten erachtet wird.

3.2.1. Potentiale aufgrund zukünftiger Antriebstechnologien

Mit neuen Antriebstechnologien sind für diese Betrachtung in erster Linie
Elektrofahrzeuge gemeint, welche einen rein elektrischen Antrieb besitzen
und die Energie für dessen Versorgung entweder aus einer Batterie oder
Brennstoffzelle beziehen. Serielle Hybridfahrzeuge, welche z.B. einen Ver-
brennungsmotor zur Reichweitenerhöhung (Range-Extender) für die Spei-
sung der Batterie verwenden, stellen einen Grenzfall dar und bringen bereits
aufgrund der aufwändigeren Architektur deutliche Einschränkungen mit
sich.

Darüber hinaus sind mit Elektrofahrzeugen hier Fahrzeuge gemeint, die als
solche konzipiert sind und nicht verbrennungsmotorische Fahrzeugarchi-
tekturen, die durch Komponentenaustausch, z.B. Verbrennungsmotor gegen
Elektromotor, zu einem Elektrofahrzeug umgewandelt werden. Da diese
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3.2. Potentiale zukünftiger Fahrzeugkonzepte

einige der Einschränkungen der Topologien von verbrennungsmotorischen
Fahrzeugen indirekt mit sich bringen.

Fahrzeuge mit verbrennungsmotorischem Antrieb unterliegen aufgrund den
Eigenschaften dieser Antriebsart gewissen Limitierungen. Im Vergleich dazu
ergeben sich für Elektrofahrzeuge neue Möglichkeiten, deren Grad in Abhän-
gigkeit der gewählten Antriebsarchitektur variiert. Bei der Architektur wird
im wesentlichen zwischen Zentral- und Radnabenantrieben unterschieden.
Hierbei können sowohl Zentralantriebe an Vorder- und/oder Hinterachse
als auch Radnabenantriebe an entweder beiden Vorder- und/oder Hinterrä-
dern zum Einsatz kommen [Rau12]. Eine Zwischenvariante stellen radnahe
Antriebe dar, bei denen ein Elektromotor ein einzelnes Rad antreibt wie
in [Hei13] und [Pru14] beschrieben. Durch eine radnahe fahrzeugseitige
Anbringung wird unter anderem die Problematik der erhöhten ungefederten
Massen im Vergleich zu einer direkten Anbringung am Rad umgangen. Auch
Mischformen der unterschiedlichen Elektromotorkonzepte sind möglich.

Elektroantriebe zeichnet generell ein sehr geringer Integrationsaufwand aus,
wodurch sich neue Freiheiten im Design ergeben. Aufgrund der deutlich
geringeren Einschränkungen im Vergleich zu konventionellen verbrennungs-
motorischen Antriebskonzepten ergeben sich neue Möglichkeiten in der
Designphase [Dav14]. Diese stellen eines der größten Potentiale von Elektro-
fahrzeugen im Vergleich zu Fahrzeugen mit konventionellen verbrennungs-
motorischen Antriebskonzepten dar. Die größten Freiheiten in Bezug auf
Fahrzeugdesign und Fahrdynamik bieten Radnabenantriebe, allerdings sind
sie auch aufwändiger und teurer in der Umsetzung als Zentralantriebe. Be-
reits diese besitzen ein sehr hohes Potential hinsichtlich Gestaltungsfreiheit,
da bis auf die wenigen wesentlichen Komponenten, Elektromotor(en), Diffe-
renzial(e), Antriebswellen und Batterie, alles sehr frei und zweckorientiert
angeordnet werden kann [Rau12].
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3. Anforderungen an das Bremssystem für zukünftige Fahrzeugkonzepte

Die Maximierung des Grundgedankens alle Funktionen für die Fahrzeugbe-
wegung, wie Antrieb, Lenkung, Federung/Dämpfung und Bremse, in einer
technischen Komponente zu vereinen stellt das Corner-Modul dar [Hei13].
Durch diese eindeutige Trennung von Fahrwerk und Insassenkabine ist deren
Gestaltung komplett frei für den jeweiligen Einsatzzweck des Fahrzeugs.
Hierdurch ergeben sich je nach Zielfahrzeug enorme Möglichkeiten bezüglich
der Modularisierung als auch für die Skalierbarkeit für ein solches Konzept.

Elektrofahrzeuge bieten die Möglichkeit zur Reduktion der Fluide, welche
für den Betrieb des Fahrzeugs notwendig sind. Am offensichtlichsten ist der
Entfall des Treibstoffs in Form von Benzin/Diesel oder Gas (ausgenommen
Brennstoffzellenfahrzeuge). Ebenso entfallen Fluide, welche für die Abgas-
aufbereitung z.B. bei Dieselfahrzeugen benötigt werden. Eine Reduktion der
meist stark umweltschädlichen Fluide bringt in vielerlei Hinsicht Vorteile,
beispielsweise bei der Wiederverwertung aber auch im normalen Betrieb des
Fahrzeugs, mit sich.
Der Unterschied in Bezug auf Reichweite ist teilweise noch immens groß,
wird jedoch auch aufgrund der Fortschritte in der Batterietechnologie gerin-
ger. Große Unterschiede ergeben sich speziell beim Tiefsttemperatureinsatz,
hierbei sinkt die Reichweite der Elektrofahrzeuge deutlich.

Ein wesentlicher Unterschied zwischen elektrisch betriebenen und verbren-
nungsmotorischen Fahrzeugen ist deren Geräuschentwicklung. Die genaue
Quantifizierung der Geräuschreduktion zwischen einem Verbrenner und
einem Elektroantrieb stellt sich als schwierig dar, da in den existierenden
Untersuchungen sehr verschiedenen Messaufbauten verwendet werden. Das
Reifen-Fahrbahn Abrollgeräusch ist ab Erreichen einer gewissen Geschwin-
digkeit die dominierende Geräuschquelle. Diese Geschwindigkeit, bei der
kein Unterschied zwischen den beiden Antriebsarten mehr feststellbar ist,
liegt je nach Studie zwischen 25 km/h [Kal12] und 50 km/h [Lel01]. Die
Geräuschreduktion bei elektrischem Antrieb bis zu dieser Geschwindigkeit
liegt im Bereich zwischen 4 dB [Wac09] und 15 dB [Lel01], welche bei
zirka 10 km/h erreicht wird. Unter dem akustischen Aspekt ergibt sich für
Elektrofahrzeuge somit, gerade im städtischen Einsatz, die Möglichkeit zur
Reduktion der Schallemissionen. Dies führt gleichzeitig auch zu einer Re-
duktion des Innenraumschallpegels, dem die Insassen ausgesetzt sind.
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3.2. Potentiale zukünftiger Fahrzeugkonzepte

Auch bezüglich der Fahrdynamik bietet der Elektroantrieb deutliche Vor-
teile. Die Umsetzung einer bedarfsgerechten radindividuellen Antriebsmo-
mentenregelung ist, bei verfügbaren radindividuellen Antrieben, mit gerin-
gem Aufwand möglich. Durch diese, auch als Torque Vectoring bezeichnete
Technologie, lässt sich die Agilität gegenüber herkömmlichen Verbrennern,
welche diese nur mit deutlich größerem Aufwand und schwächer ausgeprägt
nutzen können, erheblich steigern. Die Technik beruht auf der Umkehrung
des Prinzips des ESP, mit dem Unterschied, dass anstelle von radindividuellen
Bremseingriffen das Antriebsmoment radindividuell verteilt wird, um das
Gierverhalten des Fahrzeugs direkt zu beeinflussen und dadurch zu steuern.

Die Möglichkeit der Energierückgewinnung ist eine der markantesten Ei-
genschaften von Elektroantrieben. Dieser Vorgang, bei dem die E-Maschine
von motorischen in generatorischen Betrieb wechselt, wird auch als Reku-
peration bezeichnet. Die Rückgewinnung der zuvor aufgebrachten Energie,
abzüglich der mechanischen und elektrischen Verluste, stellt eine der Kernei-
genschaften von Elektrofahrzeugen dar. Sie trägt dazu bei die noch immer
aufgrund der Batterieeigenschaften sehr eingeschränkte Reichweite zu er-
weitern. Um diesen Vorteil des Elektroantriebs maximal zu nutzen, werden
neue Techniken wie beispielsweise eine adaptive Geschwindigkeitsregelung
(ACC) in Fahrzeugen implementiert, um die Effizienz der Betriebsstrategie
weiter zu optimieren.

Elektrofahrzeuge bieten darüber hinaus die Möglichkeit zur Einführung
neuer Technologien. Sie besitzen nach dem Stand der Technik neben dem
12V-Niedervoltnetz auch ein Hochvoltbordnetz. Mittels eines Gleichspan-
nungswandlers kann eine redundante Energieversorgung für das Niedervolt-
netz und dessen Komponenten im Fehlerfall hergestellt werden. Hierdurch
ergibt sich die Möglichkeit neue Komponenten zu verwenden, welche zur
Absicherung, aufgrund ihrer Sicherheitsrelevanz ein doppeltes Bordnetz
benötigen.

Elektrofahrzeuge besitzen ein enormes Potential für den städtischen Ein-
satz. Aufgrund ihres hochkompakten Antriebes bietet sich die Möglichkeit
ein sehr günstiges Verhältnis von Raum zu Fahrzeuglänge umzusetzen. Zu-
sätzlich ergibt sich aus den niedrigeren Geschwindigkeiten mit häufigeren
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3. Anforderungen an das Bremssystem für zukünftige Fahrzeugkonzepte

Stillstandsphasen im innerstädtischen Fahrbetrieb die Möglichkeit das Po-
tential des Elektroantriebs gegenüber konventionellen Antrieben bezüglich
Effizienz auszunutzen. Außerdem verhält sich das Fahrzeug, wie zuvor be-
schrieben, im typischen Geschwindigkeitsbereich für Städte akustisch am
vorteilhaftesten. Die Integration des Antriebs in das Fahrzeugrad bietet auf-
grund des Entfalls der Antriebswelle darüber hinaus die Möglichkeit zur
Realisierung von beinahe beliebigen Lenkwinkeln bis 90°. Die Umsetzung
einer solchen Lenkung ist speziell für den zuvor beschriebenen Stadtein-
satz sehr vorteilhaft, da sie die Manövrierfähigkeit des Fahrzeugs z.B. bei
Parkiervorgängen steigert.

3.2.2. Potentiale aufgrund der Teil-/Vollautomatisierung des
Fahrens

Aus der zunehmenden Automatisierung des Fahrens auf dem Weg hin zum
autonomen Fahren ergeben sich eine Vielzahl neuer Potentiale. Hierbei
stellen die im vorherigen Kapitel 3.2.1 genannten Potentiale aufgrund zu-
künftiger Antriebstechnologien die Vorteile durch eine geänderte ‘Hardware’
dar. Das automatisierte Fahren und die Verwendung von Sensordaten sowie
intelligenter Algorithmen als ‘Software’ ermöglichen einen optimalen Be-
trieb, um so im Verbund das Gesamtpotential zukünftiger Fahrzeugkonzepte
zu maximieren.

Eine Möglichkeit, die sich durch eine intelligente automatisierte Längsführ-
ung des Fahrzeugs bietet, ist ein möglichst energieeffizienter Betrieb. Die-
ser beinhaltet sowohl eine möglichst bedarfsgerechte Einbringung von Ener-
gie aus dem Speicher für Beschleunigungsvorgänge und zum Halten der Ge-
schwindigkeit als auch deren Rückgewinnung durch einen möglichst hohen
Rekuperationsgrad. Hierfür können durch eine vorausschauende Betriebs-
strategie Phasen des Reibbremsens, bei welchem kinetische und potentielle
Energie verloren geht, so weit wie möglich minimiert werden.

Durch die Automatisierung des Fahrens ist es auch möglich, Gefahrensitua-
tionen unter Zuhilfenahme der verbauten Sensorik schneller zu erkennen als
durch einen menschlichen Fahrer oder durch Kommunikation mit anderen
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Fahrzeugen frühzeitig Informationen darüber zu erhalten. Die Reaktionszeit
eines durchschnittlichen Fahrers beträgt nach [Bre12] im Mittel 0,5 bis 2 s,
was bei einer innerorts üblichen Geschwindigkeit von 50 km/h einer zurück-
gelegten Strecke von 7 bis 28 m entspricht. Durch eine frühzeitige automati-
sierte Einleitung der Bremsung ergibt sich die Möglichkeit in Notsituationen
eine deutliche Minimierung des Anhaltewegs zu erreichen.

Für die Einführung von teil- oder vollautomatisierten Fahrfunktionen muss
ein sicheres redundantes Bordnetz gewährleistet sein. Das Vorhandensein
einer energetischen Rückfallebene ermöglicht über das automatisierte Fahren
hinaus die Einführung neuer Technologien, welche bisher an einer solchen
Absicherung durch Redundanz gescheitert sind.

Das hochautomatisierte Fahren erfordert darüber hinaus auch neue Bedien-
konzepte, wodurch sich neue Möglichkeiten in der Gestaltung der Bedienele-
mente und der Positionierung des Fahrers im Fahrgastraum ergeben. Hierbei
lassen sich Synergieeffekte mit den Potentialen zukünftiger Antriebskonzepte
erzielen. Die geänderten Bedienelemente und die Fahrgastraumgestaltung
lassen sich mit dem geringen Integrationsaufwand von Elektroantrieben
verknüpfen, um so die Freiheit im Design solcher zukünftiger Fahrzeug-
konzepte voll auszunutzen.

3.3. Bauraumuntersuchung und Auswahlverfahren

Ziel dieses Unterkapitels ist es, die Einbauposition sowie den verfügbaren
Bauraum zu bestimmen. Für die Unterbringung des in dieser Arbeit un-
tersuchten alternativen Bremssystems ist ein Ziel, dieses möglichst in das
Fahrwerk zu integrieren. Hierfür wird eine Anbringung radnah (karosserie-
seitig) oder im Rad (radseitig) angestrebt.
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3. Anforderungen an das Bremssystem für zukünftige Fahrzeugkonzepte

3.3.1. Bauraumermittlung

Um die benötigten CAD-Modelle erstellen zu können, werden Messdaten
von diversen A- und B-Segment Fahrzeugen mit einem 3D-Scanner auf-
gezeichnet. Da der Fokus dieser Arbeit auf Stadtfahrzeugen liegt, werden
bewusst diese Segmente für die Betrachtung herangezogen. Im Anhang ist
in Tabelle A.1 eine Übersicht der untersuchten Fahrzeuge dargestellt. Diese
wurden anhand der Verkaufszahlen (Elektro- und Verbrennungsmotor) für
das jeweilige Fahrzeugsegment ausgewählt. Aufgrund der Unterschiede in
Bezug auf Achstyp und Radbremse, z.T. auch Radgröße, wird jeweils ein
Modell für Vorder- (VA) und Hinterachse (HA) erstellt. Ziel ist es, anhand
dieser Daten die optimale Einbauposition für Vorder- und Hinterachse unter
unterschiedlichsten Gesichtspunkten zu finden und den verfügbaren Bau-
raum zu bestimmen. Beide sollten idealerweise fahrzeugunabhängig und
damit auch unabhängig von Achskonzept, Radbremsgröße und weiteren
fahrzeugspezifischen Unterschieden sein.

Im Weiteren werden alle möglichen Endpositionen, zu sehen im Anhang
Abbildung A.1, für die jeweilige Achse in einem Modell überlagert, siehe
Abbildung 3.2 a. Dieses wird verwendet um den resultierenden unberührten
Bauraum anhand von Schnitten, vergleiche Abbildung 3.2 b, in ausreichend
kleinem Abstand in vertikaler Richtung zu ermitteln, siehe hierfür auch
[Bac15]. Anhand dieser Schnitte werden Hüllflächen, wie in Abbildung 3.2 c,

b)a)

A A

A-A

c)

Abbildung 3.2.: Vorgehensweise für die Erstellung der Hüllvolumen mit verfügbarem Bauraum;
a) Bewegungsmodell, b) Schnittbeispiel und c) Hüllvolumen karosserieseitig
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erstellt welche den verfügbaren Bauraum umschließen. Für die weitere Be-
trachtung wird zwischen rad- und karosserieseitiger Anbringung mit den
entsprechenden Hüllkurven unterschieden.

3.3.2. Wahl des Einbauorts

In diesem Abschnitt soll auf die wesentlichen Kriterien, zu sehen in Abbildung
3.3, für die Auswahl des geeignetsten Bauraums als Einbauort eingegangen
werden. Da sich durch die Lage des Einbauorts im Fahrwerk sehr komple-
xe Wirkzusammenhänge (thermisch, mechanisch) ergeben, wird versucht,
möglichst mit quantifizierbaren Größen, wie z.B. Abständen zu Einflussquel-
len oder verfügbaren Volumina zu arbeiten, um die Ergebnisse zwischen
den einzelnen Einbaupositionen und Fahrzeugen objektiv vergleichbar zu
machen.

Kriterien für 
Bauraumbewertung

Umwelt NVH (Noise 
Vibration 

Harshness)

Bauraum Abstand zu 
einflussreichen 
Komponenten

Befestigungs-
aufwand 

(Montierbarkeit)
Verschmutzung

Anströmung/
Kühlung

Schwingungs-
einleitung

Akustik

Volumen
max. 

Ausdehnung

Formeignung

Bremssattel

Bremsscheibe/
-trommel 

(Reibkörper)

Rad

Halterlänge
Abstand zur 

Fahrbahn
Verschmutzungs-

medium 
(Bremsenstaub, 

Eis, Schnee)

Abschirmung

direkt angeströmt
Verdeckung (teil-
weise/komplett)

Bremsmodul zu 
Fahrzeug

Fahrzeug zu 
Bremsmodul

Anregung 
Körperschall

Schall-
abstrahlung/
abschirmung

Länge/Breite/
Höhe

Vergleichs-
körper

Leitungsentfall

thermische 
Kopplung

thermische 
Kopplung

Abbildung 3.3.: Kriterien für die Bauraumauswahl

Für einen Teil der Kriterien ist deren Erfüllung nicht direkt oder nur mit
erheblichem Aufwand messbar. Dies trifft beispielsweise auf die Anströ-
mung mit Luft zu, welche zur Kühlung der Komponente beiträgt. Hierfür
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wird der Ansatz verfolgt aus direkt messbaren Größen, wie der Verdeckung
der Komponente, den Erfüllungsgrad der Anforderung abzuleiten. Der Be-
wertungsmaßstab für den jeweiligen Erfüllungsgrad wird entsprechend der
Richtlinie VDI 2225 [Vdi98] angewandt, wobei die Grenzen anhand der
Extremwerte (Minima/Maxima) für die in den untersuchten Fahrzeugen ge-
messenen Eigenschaften gewählt werden. Für ausführlichere Informationen
zu den verwendeten Messgrößen und deren Abstufung bei der Bewertung
zur Erfüllung der jeweiligen Anforderung durch die gewünschte Eigenschaft
sei auf [Bac15] verwiesen.

Bei der Bestimmung der relevanten Kriterien für die Bewertung des Bauraums
werden sowohl die von außen auf die im Bauraum befindliche Komponente
wirkenden Effekte als auch umgekehrt Effekte der Komponente auf die Au-
ßenwelt, welche speziell für Elektrofahrzeuge wichtig sind, berücksichtigt.
Ein Beispiel hierfür ist das NVH-Kriterium, bei welchem sowohl die Schwin-
gungseinwirkung auf die Komponente als auch der von der Komponente
abgegebene Schall berücksichtigt werden. Die Gesamtheit der Kriterien ist
den Anforderungen an den Einbauort geschuldet, sie unterteilen sich in
weitere Unterkriterien. Mit das wichtigste Kriterium für einen potentiell
geeigneten Einbauort ist die Quantifizierung des Bauraums, welches zum
einen aussagt, ob genug Volumen an dieser Position vorhanden ist, und zum
anderen, ob dessen geometrische Ausprägung geeignet ist, die Komponente
aufzunehmen. Darüber hinaus ergeben sich Kopplungseffekte zwischen den
Haupt- als auch den Unterkriterien. So ist beispielsweise ein kurzer Abstand
zu der einflussreichen Komponente Radbremse zur möglichst schnellen Über-
tragung der Kräfte für die Erfüllung der Funktion Bremsen wünschenswert,
andererseits steigt hierdurch auch die thermische Belastung auf die Kompo-
nente. Ein Ansatz diese Verkettung der Kriterien miteinander darzustellen
ist in Abbildung 3.4 zu sehen.

Für die Einbauposition der Komponente kommen unterschiedlichste Posi-
tionen (rad- und karosserieseitig) für Vorder- und Hinterrad in Frage, wie
in Abbildung 3.5 zu sehen ist. Für das Auffinden möglicher Positionen in-
nerhalb der in Abbildung 3.5 dargestellten Bauraumhüllvolumen wird als
Probekörper ein Hydroaggregat eines Motorrads mit zusätzlichem Reser-
voir verwendet. Dieses soll dabei helfen zu bestimmen, welche Positionen
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Anbringung/
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Abbildung 3.4.: Wechselwirkungen innerhalb der Kriterien für die Bauraumauswahl

prinzipiell von ihrer Ausprägung für die Anbringung in Frage kommen, da
eine ähnliche Lösung angestrebt wird. Im Folgenden soll auf die Gewich-
tung der zuvor beschriebenen Kriterien und unterschiedliche Methoden für
deren Auswertung eingegangen werden. Da das Ziel das Auffinden einer
über alle untersuchten Fahrzeuge gültigen Einbauposition ist, wird bei der
Auswahl in Frage kommender Positionen darauf geachtet, eine möglichst
große Übereinstimmung über alle untersuchten Fahrzeuge sicherzustellen.
Die gefundene Position und der bestimmte verfügbare Bauraum sind damit
allgemeingültig für die hier untersuchten Fahrzeuge (siehe Anhang Tabel-
le A.1). Anhand der zuvor beschriebenen Kriteriengruppen werden alle in
Frage kommenden Einbaupositionen aus Abbildung 3.5 entsprechend der in
Tabelle 3.1 dargestellten Kriterien bewertet. Die dort aufgeführten Kriterien
sind die aus Abbildung 3.3 in messbare Größen übersetzten wesentlichen
Kriterien. Um eine zu starke Einflussnahme auf das Ergebnis zu vermeiden,
wird nur die Prioritätenreihenfolge vorgegeben, wie in Tabelle 3.1 zu se-
hen. Diese wird unter Zuhilfenahme eines paarweisen Vergleichs festgelegt,
welcher gleichzeitig auch die erste Gewichtung liefert. Um eine möglichst
hohe Aussagekraft des paarweisen Vergleichs zu gewährleisten, wird die
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(a) Radseitiges Bauraumhüllvolu-
men mit Probekörper (b) Karosserieseitiges Bauraumhüll-

volumen mit Probekörper

Abbildung 3.5.: Mögliche Bauraumpositionen am Beispiel des Zielfahrzeug Vorderrades

Anzahl der gegeneinander zu priorisierenden Kriterien so klein wie mög-
lich gehalten. Unterschiedliche Prioritätenszenarien sowie die Überprüfung
der Prioritätenreihenfolge mittels der Methode der Zielsysteme werden in
[Bac15] ausführlicher geschildert.

Für den jeweiligen Bauraum ergibt sich das Gesamtergebnis aus dem erziel-
ten Erfüllungsgrad, welcher entsprechend der Richtlinie VDI 2225 bestimmt
wird, und der Gewichtung, welche aus der in Tabelle 3.1 dargestellten Rang-
folge mit den im Folgenden vorgestellten Verfahren abgeleitet wird. Hieraus
wird über alle Bewertungskriterien ein entsprechender Gesamtwert für jeden
zu untersuchenden Bauraum errechnet. Entsprechend der Bewertung der
Einzelkriterien zwischen null und vier liegt der maximal von einem Bauraum
theoretisch erzielbare Wert bei vier. Obwohl es hierbei neben der Ermittlung
der geeignetsten Position für das Bremssystem um die Quantifizierung des
verfügbaren Bauraums geht, hat dieses Kriterium mit 8 einen relativ hohen
numerischen Rangwert (niedrige Gewichtung). Dies liegt daran, dass sich
bereits zu Beginn zeigt, dass das verfügbare Volumen, für alle Fahrzeuge
für die untersuchten Bauraumpositionen sehr groß ist und daher bei der
Auswahl nur noch eine untergeordnete Rolle spielt. Vielmehr ist hier die
Formausprägung (LxBxH) des Volumens im Bezug zum Vergleichskörper
entscheidend.

Im Weiteren werden neben dem paarweisen Vergleich unterschiedliche Me-
thoden für die Bestimmung der Gewichtung der Kriterien angewendet. Diese
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Tabelle 3.1.: Abgeleitete Bewertungskriterien für Bauraumbewertung

Rang Kriterium Kriteriengruppe

1 hohe Überschneidung mit
Vergleichskörper

Quantifizierung verfügbarer
Bauraum

2 hoher Abstand zu Reibkörper Abstand zu einflussreichen
Komponenten

3 kurze Leitungswege Abstand zu einflussreichen
Komponenten

4 geringer Abstand zu
Befestigungsmöglichkeit

Mehraufwand für Befestigung
(Montierbarkeit)

5 geringe Schwingungsbelastung NVH
6 geringe Verdeckung/gute

Luftanströmung
Umwelt

7 geringe Körperschallanregung NVH
8 großes Volumen Quantifizierung verfügbarer

Bauraum
9 geringe projizierte Fläche zur

Fahrbahn
Umwelt

10 hohe Luftschalldämpfung NVH
11 hoher Abstand zur Fahrbahn Umwelt

basieren darauf, dass lediglich die Rangfolge der Kriterien vorgegeben wird
und deren Gewichtung anhand der ausgewählten Methode berechnet wird.
Hierzu gehört beispielsweise die Verwendung einer gleichen Gewichtung
(Equal Weights) [Bar96] für jedes Kriterium oder jeder Kriteriengruppe sowie
reziproke Verfahren (Rank Reciprocal) [Sti81] bei denen die Gewichtung
dem Kehrwert des Ranges entspricht. Eine weitere verwendete Methode ist
die Rank-Order-Centroid Methode, welche auch von [Bar96] beschrieben
wird. Für nähere Informationen zu den Verfahren wird auf die angegebenen
Quellen verwiesen. Das Ergebnis der Methoden angewandt auf das Beispiel
des Zielfahrzeugs ist in der folgenden Abbildung 3.6 zu sehen. Hierbei stellt
eine gute Bewertung eine möglichst große Zahl dar. Die unterschiedlichen
Gewichtungsmethoden weisen überwiegend ähnliche Tendenzen auf. Es lässt
sich schlussfolgern, dass für das Zielfahrzeug generell eine karosserieseitige
Anbringung vorteilhafter ist.
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Abbildung 3.6.: Für alle Gewichtungsmethoden erzielter maximaler Wert für Vorder-/Hinterrad
bei karosserie-/radseitiger Anbringung am Beispiel des Zielfahrzeugs

Die Bewertung der möglichen, in Abbildung 3.5 gezeigten, Bauräume für
das primäre Zielfahrzeug dieser Arbeit, ergibt an der Vorderachse insgesamt
den höchsten Wert für die karosseriefeste Anbringung wie in Abbildung 3.6
und im Anhang in Tabelle A.2 zu sehen ist. Die Hauptgründe hierfür sind
die niedrige Punktzahl bei radseitiger Anbringung aufgrund der Nähe zum
Reibkörper (Bremssattel/-scheibe) und der sehr niedrige Wert aufgrund der
Schwingungsbelastung. Für die radseitige Anbringung wird der höchste Wert
für die Position 2 über dem Radträger erreicht. Für die karossierieseitige
Anbringung erzielt hier die Position 5 hinter dem Bremssattel die höchste
Gesamtbewertung. Für die Hinterachse erzielen die radseitige Position hinter
der Bremse und die karosserieseitige Position über dem Radträger ähnlich
hohe Bewertungen.

Aufgrund der unterschiedlichen Achsenarten, speziell für die Hinterachse,
variieren die Bauräume und erzielten Ergebnisse hier stärker. Im Anhang in
Abbildung A.3 sind die Ergebnisse für Vorder- und Hinterachse für alle hier
betrachteten Fahrzeuge dargestellt. Für die Anbringung vorne ergibt sich
über alle Fahrzeuge und Methoden eine leichte Tendenz zu einer karosserie-
festen Anbringung, allerdings ist eine allgemeingültige Aussage schwierig.
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3.4. Anforderungen an das Bremssystem

Große Abweichungen zeigt hier der BMW i3, für welchen eindeutig eine
radseitige Anbringung zu favorisieren ist.

Überprüfung Anbringung bei Radnabenantrieben

Zum Zeitpunkt der Durchführung dieser Arbeit gibt es im Pkw-Bereich noch
keine Fahrzeuge basierend auf Radnabenkonzepten in Serie. Auch die Be-
schaffung von geeigneten CAD- und Bildmaterial von Prototypen gestaltet
sich schwierig oder kommt aufgrund von zu großen Unsicherheiten bei
der reinen Rekonstruktion aus Fotografien nicht in Frage. Daher wird hier
der Ansatz gewählt, den bestehenden Zentralantrieb des Zielfahrzeugs mit
vereinfachten Radnabenmotoren gleicher Leistung an der Vorderachse zu
ersetzen. Dafür werden die Abmaße von existierenden Radnabenmotoren in
dieser Leistungsklasse verwendet um daraus den Formkörper, welcher den
Radnabenmotor im Modell darstellt, abzuleiten. Dieser wird in das beste-
hende CAD-Modell des Vorder- bzw. Hinterrades integriert, wie in Abbildung
3.7 zu sehen ist. Ziel ist es, dass das im weiteren Verlauf dieser Arbeit entwi-
ckelte Bremssystem für möglichst alle Elektroantriebsarten einsetzbar ist,
weshalb hier auch eine qualitative Überprüfung einer möglichen Anbringung
durchgeführt wird.

3.4. Anforderungen an das Bremssystem

Das Verständnis des Begriffs Bremsen erfährt in den letzten Jahren einen
immer stärkeren Wandel. War bisher mit Bremsen das reine Reibbremsen
gemeint, verschiebt sich aktuell das Verständnis dafür hin zu einer Kom-
bination aus regenerativem (generatorischem) und dissipativem Bremsen
(Reibbremsen). Hierdurch ergeben sich neue Anforderungen an das System
Bremse und auch an dessen Architektur.

Für diese Arbeit werden im Folgenden aus der Vielzahl an Anforderungen
an das Bremssystem die Wichtigsten zusammengefasst. Diese lassen sich in
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(a) Radnabenmotor Vorderrad (b) Radnabenmotor Hinterrad

Abbildung 3.7.: Qualitative Bauraumstudie mit Radnabenantrieb für mögliche Anbringung
des Bremsmoduls

drei wesentliche Gruppierungen unterteilen, wie in Abbildung 3.8 darge-
stellt ist. Die erste Gruppe beinhaltet die Basisanforderungen, welche bereits
existieren und auch für neue Fahrzeugkonzepte nur geringfügig verändert
werden müssen. Hierunter fallen beispielsweise die gesetzlichen Mindest-
anforderungen an das Bremssystem. In der zweiten Gruppe befinden sich

Abbildung 3.8.: Übersicht Anforderungen Bremssystem [Rie16a]
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die Anforderungen, welche bereits existieren und im Zuge der kontinuierli-
chen Weiterentwicklung des Systems Bremse erweitert bzw. umformuliert
werden müssen. Hierzu gehören auch die veränderten Anforderungen an
den Bauraum, welche sich durch eine Neupositionierung des Bremssystems
im Fahrzeug ergeben. Diese ist die umfangreichste der Gruppen, da der
existierende Anforderungskatalog bereits viele Kriterien enthält. Zu dieser
Gruppe gehört auch die Erfüllung des sich ständig im Wandel befindlichen
und immer besser werdenden Stand der Technik. Die dritte Gruppe stellt
neue Anforderungen an das Bremssystem dar, die so noch nicht oder erst
seit kurzem existieren. Hierzu gehören Anforderungen aus der Automati-
sierung des Fahrens als auch aus der Vielzahl neuer Antriebstopologien.
Für zukünftige Fahrzeugkonzepte spielt gerade das regenerative Bremsen
als Möglichkeit zur Reichweitenerhöhung bei begrenztem Energiespeicher
aber auch unter Umweltaspekten zur CO2-Reduktion eine wichtige Rolle. Da
es sich bei Bremssystemen um komplexe interagierende Systeme handelt,
lassen sich einzelne Anforderungen auch mehreren der in Abbildung 3.8
dargestellten Anforderungskategorien zuordnen. Die gezeigte Aufteilung
stellt eine mögliche Übersicht der im Weiteren thematisierten Anforderungen
dar.

Im Folgenden soll kurz auf einige der wichtigsten Anforderungskategorien
aus den drei vorgestellten Hauptgruppen eingegangen werden. Diese stellen
nur einen Auszug der Gesamtheit der Anforderungen an das Bremssystem
dar, für weitere ausführlichere Informationen sei unter anderem auf [Bre12]
verwiesen.

Die Gruppe der Basisanforderungen ist kleinen Änderungen ausgesetzt.
Die wesentlichen gesetzlichen Anforderungen durch Regulierungsbehör-
den und den Gesetzgeber sind in der StVZO (Straßenverkehrs-Zulassungs-
Ordnung), der ECE13H [Ece15] und der ISO 26262 [ISO11] enthalten. Eine
Mindestverzögerung von 2,44 m

s2 muss unter allen Umständen gewährleistet
werden. Daher ist eine der Anforderungen an das Bremssystem die Redun-
danz, was bei hydraulischen Bremssystemen durch eine Mehrkreisigkeit des
Systems, wie in Kapitel 3.1 beschrieben, gewährleistet werden kann.
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3. Anforderungen an das Bremssystem für zukünftige Fahrzeugkonzepte

Die Grundanforderung bezüglich Sicherheit, welche bereits seit Beginn der
Entwicklung an die Bremse gestellt wird, ist das sichere und schnelle Verzö-
gern unter allen Umständen. Dies stellt eine der Haupthürden auf dem Weg
weg vom konventionellen hydraulischen Bremssystem dar. Die Forderung
nach Gewährleistung von Rückfallebenen für den Fall eines Fehlers im Brems-
system stellt sich für viele Konzepte als sehr kritisch oder aufwändig dar.
Bei den Fehlerfällen wird zwischen einem Einfachfehler, einem Ausfall der
Hilfskraftbereitstellung und einem Mehrfachfehler bzw. Bordnetzfehler un-
terschieden. Die Rückfallebene 1 dient dazu den Einfachfehler abzufangen.
Die Aufgabe der Rückfallebene 2 ist es die Funktionsfähigkeit des Systems
bei Ausfall der Energieversorgung sicherzustellen. Größere Innovationen,
wie elektromechanische Brake-by-Wire-Systeme, sind nicht zuletzt meist
daran gescheitert die Sicherheit in Form von Rückfallebenen mit einem ge-
ringen Mehraufwand und Mehrkosten zu realisieren. Die Anforderung an
zukünftige Systeme muss daher sein, die Absicherung mit möglichst wenig
Aufwand zu erfüllen und so den Spagat zwischen Aufwand und Nutzen zu
überwinden.

Die bestehenden Anforderungen existieren bereits grundsätzlich und müs-
sen immer weiter angepasst bzw. erweitert werden. Hierzu gehören auch
Systemparameter wie Gewicht, Abmessungen und Kosten. Bei der Ent-
wicklung von Komponenten für mobile Anwendungen stellt das Gewicht
immer ein wichtiges Kriterium dar. Vor dem Hintergrund immer strenge-
rer CO2-Grenzwerte ist eine Gewichtseinsparung ein probates Mittel um
diese zu erreichen. Für das Beispiel Elektrofahrzeuge bedeutet eine Ge-
wichtsreduktion automatisch eine Reichweitenerhöhung. Ebenso spielt der
vom Bremssystem benötigte Bauraum und dessen Position (Packaging) im
Fahrzeug für neue Fahrzeugkonzepte eine wichtigere Rolle, da diese von
der klassischen Fahrzeugarchitektur mit einem Motorraum in der Fahrzeug-
front abweichen. Dessen ungeachtet sind immer noch die Kosten eines der
entscheidendsten Kriterien für die Realisierung und das Durchsetzungsver-
mögen eines neuen Konzepts auf dem Gebiet der Bremssysteme. Hierbei
darf nicht das sehr gute Kosten-zu-Nutzen-Verhältnis des Stands der Technik
in Form des hydraulischen Bremssystems mit Unterdruckbremskraftverstär-
ker vergessen werden. Bei den Kosten sollten jedoch nicht nur die reinen
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direkten Kosten für das System an sich betrachtet werden, sondern auch
weitere Effekte, welche sich indirekt auf die Kosten auswirken, wie Monta-
geaufwand, möglicher Bauraumgewinn durch Systemvolumen oder Position
im Fahrzeug und Funktion.

Aus der zuvor in Kapitel 3.3 vorgestellten Bauraumbestimmung ergeben
sich die Anforderungen für das Packaging des Bremssystems aufgrund des
verfügbaren Volumens sowie durch den Einbauort. Für die radnahe Unter-
bringung ergibt sich im ersten Schritt ein verfügbares resultierendes Boxvo-
lumen von 1,9 l mit den Abmaßen 200 mm x 75 mm x 125 mm (LxBxH). Dies
entspricht dem Volumen beispielsweise eines aktuellen Pkw-Hydroaggregats
(ESP) nach dem Stand der Technik, allerdings mit Einschränkungen für die
Breite. Die Anforderung der räumlichen Gestaltung muss direkt bei der Kon-
zeptfindung mit berücksichtigt werden, um die Formeignung der Konzepte
sicherzustellen. Die veränderte Einbauposition statt wie bisher im Motor-
raum führt zu geänderten Belastungen. Die Integration des Bremssystems in
Fahrzeugradnähe resultiert in einer Veränderung der Lastkollektive.

Um die Kosten für die Entwicklung möglichst gering zu halten und um über
Stückzahleffekte das Potential zur Kostensenkung auszuschöpfen, ergibt
sich die Forderung nach einer möglichst hohen Skalierbarkeit des Systems.
Dieses soll mit möglichst wenig Mehraufwand für verschiedene Fahrzeuge
und eventuell sogar segmentübergreifend eingesetzt werden können. Hier-
bei spielt auch der Integrationsaufwand eine übergeordnete Rolle. Dieser
berücksichtigt neben der Montage des Systems auch den hardware- und
softwareseitigen Aufwand für dessen Integration.

Alle Unteranforderungen aus dem Bereich Komfort spielen eine wichtige
Rolle um zu gewährleisten, dass ein neues Bremssystem auch vom End-
kunden akzeptiert wird. Eine grundsätzliche Anforderung an zukünftige
Bremssysteme beim Einsatz in elektrisch betriebenen Fahrzeugen ist, dass
der Fahrkomfort durch das Verblenden, dem Übergang von generatorischem
Bremsen mit E-Maschine zum Reibbremsen mit der Betriebsbremse, nicht
beeinträchtigt wird. Ziel von Verblendvorgängen sollte sein, dass sie für den
Fahrer möglichst nicht wahrnehmbar sind, also beispielsweise kein Ruck
oder dergleichen erfolgt. Für die Akzeptanz eines neuen Systems ist gerade
das Pedalgefühl wichtig. Heutige Fahrer sind die typische Pedalkennlinie
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eines hydraulischen Systems mit pneumatischem Verstärker gewöhnt. Bei
der Verwendung von Pedalsimulatoren zur Entkopplung sollte Wert auf die
Nachbildung des bisher bekannten Pedalgefühls gelegt werden. In der Ver-
gangenheit hatte ein unrealistisches Pedalgefühl bereits zu einer schlechten
Kundenakzeptanz geführt und so die Durchsetzung neuer Systeme verhin-
dert. Für alle neuen Fahrzeugkonzepte steigen die Anforderungen an das
NVH-Verhalten, da gerade beim sehr leisen elektromotorischen Betrieb wei-
tere Geräuschquellen stärker wahrnehmbar sind als zuvor bei Fahrzeugen
mit Verbrennungsmotoren. Hinzu kommt, dass auch durch den Entfall der
Grundschwingungen des Verbrennungsmotors die Insassen andere Vibratio-
nen leichter wahrnehmen können, die zuvor überlagert wurden.

Eine der wichtigsten Vorgaben für den Betrieb neuer Systeme ist daher auch
die Vakuumunabhängigkeit. Um ein neues Bremssystem in ein Fahrzeug
erfolgreich integrieren zu können, muss dieses so ausgelegt sein, dass dessen
Energiebedarf bordnetzverträglich ist. Dies bedeutet, dass der maximale
Strombedarf zu keinem Zeitpunkt über einem zulässigen definierten Maxi-
malwert liegen darf. Daher ist es wichtig, neben einem möglichst geringem
Energiebedarf im Stand-by-Betrieb, auch die Verbrauchslastspitzen in Not-
bremssituationen sicher abdecken zu können. Zukünftige Fahrzeugkonzepte
wie E-Fahrzeuge bieten aufgrund ihres Bordnetzaufbaus in dieser Hinsicht
vielerlei neue Möglichkeiten. Bezüglich Verschleiß und Wartung müssen
künftige Systeme mindestens den Stand aktueller Systeme erreichen, um
sich am Markt durchsetzen zu können.

Als Letztes soll die Gruppe der neuen Anforderungen, welche in der Form
noch nicht oder im Zeithorizont für Bremssysteme erst seit kurzem existie-
ren, kurz umrissen werden. Aufgrund der zunehmenden Elektrifizierung
des Antriebsstranges, wie zuvor in Kapitel 3.2.1 beschrieben, kann dieser
für die Energierückgewinnung und die Erzeugung eines elektromotorischen
Bremsmoments verwendet werden. Zukünftige Bremssysteme sollten ma-
ximales regeneratives Bremsen ermöglichen, wobei natürlich eine Über-
bremsung speziell der Hinterachse unter allen Umständen vermieden werden
muss. Eine sehr wichtige übergeordnete Rolle für das Rekuperieren spielt
das Zusammenspiel des Bremssystems mit der E-Maschine im generato-
rischen Betrieb. Die Möglichkeiten hierbei sind topologieabhängig. Mehr
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Möglichkeiten beim Verblenden bieten Bremssysteme, welche ein achsweises
Verblenden zulassen. Für eine möglichst optimale Rekuperation sollten zu-
künftige Bremssysteme maximale Flexibilität aufweisen und radindividuelles
Verblenden ermöglichen.

Das Lastkollektiv für Bremssysteme ist in der AK-Bremse [Akb98] be-
schrieben und stellt einen industrieweiten Standard für die Entwicklung
von Bremssystemen und deren Komponenten dar. In VDA [Jun13] ist dieses
Lastkollektiv auf 1,6 Mio. Bremsungen aufgrund der Zunahme im Bereich
der Bremsungen mit niedrigen Drücken erweitert worden, allerdings fehlt
hier noch der Einfluss durch das regenerative Bremsen für alternative elek-
trische Antriebskonzepte. Eine der wichtigsten Anforderung für zukünftige
Bremssysteme ist, dass sie in der Lage sein müssen im Verbund mit der oder
den E-Maschinen einen möglichst hohen Rekuperationsgrad zu gewährleis-
ten. Als ein Maß für die Energierückgewinnung, den Rekuperationsgrad
eines Systems, dient die rein generatorische Verzögerung in Relation zur
Erdbeschleunigung. Das Lastkollektiv ist in der Tabelle in Abbildung 3.9 zu
sehen. Hierbei sei angemerkt, dass als Faustformel die Verzögerung in g mit
einem Faktor 100 in einen Bremsdruck in bar umgerechnet werden kann.

Bei dem hier untersuchten Elektrofahrzeug liegt die Grenze für rein elektro-
motorische Verzögerungen bei zirka 0,3 g. Diese kann je nach Fahrzeugkon-
zept variieren und im Extremfall bei sehr sportlichen Fahrzeugen auch bei
höheren Verzögerungen aktiv sein. Bedingt durch das ungünstige Verhältnis
von Aufwand-zu-Nutzen im Bereich sehr niedriger Geschwindigkeiten nahe
Null, wie bei Bremsungen in den Stillstand, wird üblicherweise nicht mehr
generatorisch mit der E-Maschine sondern mittels Reibbremse gebremst.
Hierdurch ergibt sich eine Verschiebung des Lastkollektivs für Bremssys-
teme im Vergleich zu konventionellen Fahrzeugen hin zu Bremsungen im
Bereich sehr niedriger Drücke (≤ 20 bar). Diese Art der Verzögerung mit
niedriger Dynamik und niedrigem Enddruck wird im Weiteren als Komfort-
bremsung bezeichnet. Durch das elektromotorische Bremsen kommt es zu
einem Entfall bzw. zu einer Verschiebung der Bremsungen im Bereich bis
0,3 g (siehe Tabelle in Abbildung 3.9 grün markierter Bereich). Die hierfür
typischen Verzögerungen bzw. Bremsdrücke verschieben sich zu höheren
Verzögerungskategorien mit geringerer Häufigkeit, in denen das Fahrzeug
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zusammen mit dem Elektromotor verzögert wird. Dieser Bereich wird in
Abbildung 3.9 als hybrider Bremsbereich (grau hinterlegt) bezeichnet.

Abbildung 3.9.: Lastkollektiv nach VDA-Standard [Jun13] mit Verschiebungen aufgrund alter-
nativer Antriebstechnologien [Rie16a]

Bei der Entwicklung zukünftiger Fahrzeuge liegt der Fokus zunehmend auf
den Fahrerassistenzsystemen und -funktionen. Auf dem Weg hin zum au-
tonomen Fahren erfahren alle Fahrzeugkomponenten eine immer stärkere
Vernetzung. So muss auch das Bremssystem beispielsweise einen autonomen
Druckaufbau durch eine fahrzeugseitige Auslösung umsetzen können. Hier-
durch entsteht automatisch die Anforderung, dass das Zielsystem ein Fremd-
kraftbremssystem oder ein Hilfskraftbremssystem mit einer entsprechenden
Erweiterung, sein muss. Weiterhin muss das Bremssystem bei Auftreten ei-
nes Fehlers im elektrischen Antriebsstrang in der Lage sein das Fahrzeug
im Falle einer Notfallbremsung, einer Bremsung mit maximal dynamischen
Druckaufbau bis zum Blockierdruck in kurzer Zeit, maximal zu verzögern
(> 1 g).
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Eine weitere wichtige Systemeigenschaft, nicht nur für das Erreichen einer
möglichst hohen Energierückgewinnung, ist die Entkopplung des Fahrers
von der Umsetzung des Bremswunsches in ein Bremsmoment. Für die Reku-
peration, aber auch die Umsetzung neuer Funktionalitäten im Bereich der
Fahrerassistenzsysteme, ist eine Entkopplung zwingend erforderlich, weshalb
sie eine wichtige Anforderung an zukünftige Systeme darstellt. Mit Entkopp-
lung ist die Einbringung eines Freiheitsgrades in das Bremssystem gemeint.
Die Entkopplung kann an unterschiedlichen Stellen und mit verschiedenen
Mitteln erreicht werden. Den einfachsten Fall stellt die Einführung eines
Spiels im Pedalweg dar. Die nächste Steigerung ist die Entkopplung von
einem Bremskreis bzw. einer Achse. Der maximale Grad der Entkopplung
des Fahrers wird durch ein By-Wire-System mit Pedalsimulator erreicht.
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4. Werkzeuge für die Untersuchung
von konventionellen und
neuartigen Bremssystemen

Ziel dieses Kapitels ist es die in dieser Arbeit verwendeten wesentlichen Werk-
zeuge für die Untersuchung bestehender und die Entwicklung zukünftiger
Bremssysteme vorzustellen. Zunächst wird auf die relevanten Testmanöver
bzw. Lastfälle eingegangen. Im Anschluss werden die sich daraus ableitenden
Anforderungen an die Werkzeuge näher beschrieben, bevor die verwende-
ten Hauptwerkzeuge Bremssystemprüfstand und Co-Simulation ausführlich
vorgestellt werden.

4.1. Relevante Testmanöver

Die für diese Untersuchung relevanten Testmanöver, sowohl für die Experi-
mente mit dem Bremssystemprüfstand als auch für die Simulation, sollen
hier kurz vorgestellt werden. Sie stellen die Lastfälle dar, die verwendet wer-
den, um das Gesamtsystem als auch die Einzelkomponenten zu untersuchen
und zu klassifizieren.

4.1.1. Synthetische Testmanöver

Die im Folgenden unter der Bezeichnung synthetisch vorgestellten Manöver
werden verwendet, um gezielt bestimmte Betriebszustände anzufahren oder
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um im Labor entwickelte Fahrzyklen nachzufahren. Darüber hinaus werden
sie auch für die Vermessung von Einzelkomponenten eingesetzt.

Einzelmanöver

Das hier eingesetzte synthetische Einzelmanöver ist das Verfahren des Haupt-
bremszylinderplungers mit einer konstanten Eingangsstangengeschwindig-
keit v =const. beginnend aus dem unbetätigten Zustand mit Druck pStar t =
0 bar bis zu einem bestimmten Zieldruck, je nach Anwendungsfall zwischen
5−100 bar, wobei der obere Wert typischerweise den Blockierdruck darstellt.
Dieser Wertebereich wird angefahren, um die Bauteile und damit das Sys-
temverhalten im gesamten für Bremssysteme relevanten Bereich abbilden
zu können. Bei einer Variante des Manövers wird in einer definierten Zeit
ein bestimmter Zieldruck aufgebaut.

Für die statische Vermessung der pV-Kennlinien einzelner Bauteile, wie bei-
spielsweise von Bremsschläuchen als auch des Gesamtsystems, wird die
minimal mögliche Verfahrgeschwindigkeit von 0,01 mm/s verwendet. Der
relevante Geschwindigkeitsbereich der Ausgangsstange des BKV beträgt ma-
ximal ca. 200 mm/s, weshalb bei den Untersuchungen diese als Obergrenze
verwendet wird. In dieser Arbeit werden gezielt Geschwindigkeiten in dem
Bereich 0,1− 200 mm/s angefahren, um quasi-statische Betriebspunkte des
Bremssystems, wie im folgenden Kapitel 5, untersuchen zu können. Zu-
sätzlich dazu werden auch dynamische Tests ≤ 5 Hz im für Bremssysteme
typischen Bereich des Antritts, der Betätigung des Systems aus dem unbe-
tätigten Zustand heraus, durchgeführt. Eine dynamische Vermessung mit-
tels eines Sinus für die Identifikation beispielsweise eines visko-elastischen
Schlauchmodells ist aufgrund des Prüfstandprinzips nicht möglich.

Fahrzyklen

Weitere synthetische Testmanöver, wie sie in der Entwicklung im Kraft-
fahrzeugbereich üblich sind, stellen die genormten Fahrzyklen dar. Viele
dieser Fahrzyklen sind so stark von realen Fahrten entfremdet, dass sie
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Tabelle 4.1.: Fahrzyklenübersicht

Fahrzyklus Dauer[s] Länge[m]
BangaloreVEH 1939 4750

Tokyo City 1798 5169
New York City 597 1896
CADC Urban 991 4870

JP 10 134 664
JP 10 15 658 4165

Braunschweig 1183 7964
JC08 1203 8174
NEFZ 1183 10889
FTP75 1909 17770
WLTP 1799 23250

in der Form im realen Straßenverkehr nahezu nicht fahrbar wären. Dies
liegt daran, dass die Geschwindigkeits- bzw. Beschleunigungsverläufe ideal
linear und häufig zu niedrig im Vergleich zu realen Fahrten angesetzt sind.
Allerdings bieten sie auch die Möglichkeit unterschiedliche Systeme unter
definierten Bedingungen vergleichen zu können, was ihre Verwendung in der
Entwicklung neuer Systeme wiederum rechtfertigt. In Tabelle 4.1 sind die
in dieser Arbeit für die Untersuchung verwendeten Fahrzyklen aufgelistet.
Einige dieser Fahrzyklen sind speziell mit dem Fokus entwickelt worden
realitätsnäher zu sein und somit ein realistischeres Ergebnis zu liefern. Dies
trifft beispielsweise auf den CADC-Urban oder den New-York City Zyklus zu,
dessen Geschwindigkeitsprofil in Abbildung 4.1 dargestellt ist.

In Abbildung 4.2 wird die Anzahl an Stop-and-go-Ereignissen sowie die
Durchschnittsgeschwindigkeit der einzelnen Fahrzyklen gezeigt. Mit dem
Schwerpunkt auf einen urbanen Einsatz zukünftiger Elektrofahrzeugkonzepte,
werden speziell die Stadtfahrzyklen mit einer hohen Stop-and-go-Rate > 4
im Weiteren als besonders relevante Lastfälle für den Vergleich der Brems-
systemkonzepte näher betrachtet.

53



4. Werkzeuge für die Untersuchung von Bremssystemen

0 200 400 600
0

20

40

Zeit [s]

G
es

ch
w

in
di

gk
ei

t
[k

m
/h
]

Abbildung 4.1.: New York City Zyklus
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Abbildung 4.2.: Übersicht Durchschnittsgeschwindigkeit ( ) und Stop-and-go-Häufigkeit
( ) für die hier betrachteten Fahrzyklen [Rie17a]

4.1.2. Reale Testmanöver

Den synthetischen Testmanövern stehen die realen Manöver gegenüber,
welche für diese Arbeit sowohl das Nachfahren zuvor aufgezeichneter Fahr-
zeugmessungen als auch Einzelbetätigungen am Prüfstand beinhalten.
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Einzelmanöver

Die realen Messfahrten setzen sich aus Teil- und Vollbremsmanövern, wel-
che auch als Komfort- und Notfallbremsungen bezeichnet werden können,
mit unterschiedlichen Ausgangs- und Randbedingungen zusammen. Eine
typische Teilbremsung ist eine Bremsung, die bei einer bestimmten Geschwin-
digkeit beginnt und im Gegensatz zur Teilbremsung in den Stillstand oder der
Vollbremsung das Fahrzeug nicht bis in den Stillstand verzögert. Ein Beispiel
für eine solche Bremsung wäre ein Verzögern des Fahrzeugs von 50 km/h auf
30 km/h. Mit Teilbremsung sind in der Regel kurzzeitige Bremsungen mit
geringeren Verzögerungen gemeint, welche nur äußerst selten die maximale
Verzögerungsleistung der Bremsanlage abrufen. Vollbremsungen bauen im
Gegensatz dazu den maximal möglichen Bremsdruck bis Blockierdruck und
bei Hilfskraftbremssystemen je nach Fahrerfußkraft sogar darüber hinaus
auf. Diese Art der Bremsung tritt in der Regel bei Notsituationen auf, weshalb
sie als Notfall- oder Panikbremsung bezeichnet wird. Diese beiden Arten von
Teilmanöver sind für die weiteren Untersuchungen interessant, da an ihnen
der Einfluss durch Veränderung des Systems oder der Randbedingungen
direkt nachvollzogen werden kann.

Messfahrten

Für den Vergleich mit realen Fahrzeugmessungen werden auch reale Mess-
fahrten analysiert und nachgebildet. In dieser Arbeit wird die Analyse am
Beispiel eines Bremssystems eines elektrischen Kleinwagens durchgeführt,
weshalb mit solch einem Fahrzeug Messfahrten durchgeführt werden. Da
diese Arbeit darauf abzielt, sowohl Werkzeuge für die Entwicklung von
Bremssystemen für zukünftige Fahrzeuge zu entwickeln, als auch neuar-
tige Bremssystemkonzepte zu untersuchen, sind auch die Lastfälle darauf
hin auszurichten bzw. zu erweitern. Die im standardmäßigen Fahrkata-
log abgebildeten Lastfälle bilden zum größten Teil extreme Grenzfälle, wie
beispielsweise eine Vollbremsung bei μ-split, ab. Für die Entwicklung von
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4. Werkzeuge für die Untersuchung von Bremssystemen

Systemen für zukünftige Fahrzeugkonzepte ist auch das veränderte Einsatz-
profil und die in Kapitel 3.4 beschriebene Verschiebung des Lastkollektivs
zu berücksichtigen. Hierdurch ergeben sich andere Lastfälle für eine erste
Systembetrachtung. Diese hier mitberücksichtigten Manöver stellen eine
Erweiterung des Standardkatalogs um typische Manöver im Stadtverkehr
dar und sind im Anhang in Tabelle A.3 dargestellt.

4.2. Anforderungen an die Werkzeuge

In diesem Unterkapitel werden die aus der Literatur abgeleiteten wichtigs-
ten Anforderungen für die Entwicklung der hier verwendeten Werkzeuge
beschrieben. Für umfangreichere Ausführungen zur Evaluation technischer
Systeme mittels Messung und Simulation, sowie Methoden der Verifikation
und Validierung sei auf [Vdi14], [Vdi04], [Deu06], [Vie17] und [Hei13]
verwiesen. In Anlehnung an die dort vorgestellten Anforderungen und Kon-
zepte wird eine zusammenfassende Übersicht der Anforderungen an die im
Weiteren in der Arbeit verwendeten Werkzeuge erarbeitet, siehe Abbildung
4.3. Als generelle Werkzeugarten für die Entwicklung neuartiger Bremssys-
teme für zukünftige Fahrzeugkonzepte kommen hier die in der Entwicklung
im Bereich Fahrzeugtechnik üblichen zum Einsatz. Diese sind im einzelnen
die Simulation, Prüfstands- und Fahrzeugversuche. Wobei im Mittelpunkt
dieser Arbeit die Werkzeugarten Simulation und Prüfstand stehen. Fahrzeug-
messungen werden ebenfalls durchgeführt, dienen allerdings vor allem zur
Verifikation der Simulation und, wie zuvor in Kapitel 4.1.2 beschrieben, zur
Lastfallgenerierung für die Prüfstandsversuche.

Zunächst werden die übergeordneten Anforderungen an den Verbund der
eingesetzten Werkzeuge beschrieben, gefolgt von den Anforderungen an
jedes der Werkzeuge wie Universalität, Leistungsfähigkeit und Vergleichbar-
keit. Abschließend wird auf die sich aus der zu untersuchenden Komponente
abgeleiteten Anforderungen eingegangen.
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Abbildung 4.3.: Anforderungen an die Werkzeuge
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4. Werkzeuge für die Untersuchung von Bremssystemen

Die Anforderungen an den Verbund der eingesetzten Werkzeuge stellen
Anforderungen dar, die an die Gesamtheit der zu entwickelnden Werkzeuge
gerichtet sind. Dies sind beispielsweise Basisanforderungen wie die richtige
Abbildung der Realität und das Erreichen einer hohen Entwicklungseffizienz
mit den ausgewählten Werkzeugen. Eine weitere wichtige Anforderung ist
der Ausgleich von Schwächen eines Werkzeugs durch das andere Werkzeug,
wodurch immer noch ein ausreichend genaues und effizientes Gesamter-
gebnis mit dem Verbund der gewählten Werkzeuge erreicht werden kann.
Eine Lücke, die ein Werkzeug aufgrund seiner Ausprägung nicht untersuchen
kann, wird durch entsprechende Ausrichtung eines weiteren Werkzeuges
geschlossen, um eine validierte realistische Gesamtlösung zu erreichen. Ein
Beispiel hierfür ist in dieser Arbeit das Zusammenspiel von Bremssystem-
prüfstand und Co-Simulationsumgebung. Mit dem Bremssystemprüfstand ist
es möglich Bauteile, Teilsysteme und ein ganzes Bremssystem zu vermessen,
allerdings konzeptbedingt mit Einschränkungen. So ist es zwar möglich mit
dem Prüfstand einen realen Druckaufbau bis zum Erreichen des Blockier-
drucks und darüber hinaus abzubilden, jedoch handelt es sich bei diesem um
eine Prüfstandsart, mit der keine ABS/ESP-Funktion wiedergegeben werden
kann. Dies wiederum kann mit dem mit Messungen abgeglichenen Modell
in der Simulation umgesetzt und im Weiteren beispielsweise mit Fahrzeug-
messungen verglichen werden. Ein Prüfstand, welcher in der Lage ist die
Scheibenrotation mit zu berücksichtigen, wäre ein Schwungmassenprüf-
stand, dieser eignet sich jedoch in der Regel nur für die Untersuchung eines
einzelnen Rades. Die Abbildung eines vollfunktionsfähigen Bremssystems
würde somit wiederum zu Fahrzeugmessungen mit den entsprechenden Vor-
und Nachteilen führen. Darüber hinaus ist es durch entsprechende Kom-
bination von Prüfstandsversuch und Simulation möglich Untersuchungen
durchzuführen, welche am Prüfstand mit großem Umbau- und Zeitaufwand
verbunden wären. Beispielsweise die Betrachtung unterschiedlicher Detail-
lierungsgrade des Bremssystems und dessen Verhalten über den relevanten
Temperaturbereich sowie die Variation einzelner Komponenten.
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Eine weitere Anforderung an den Verbund der Werkzeuge ist die Weiter-
verwendbarkeit dieser, was bedeutet, dass sie auch für weitere Projekte mit
ähnlichen Systemen wie beispielsweise Systemen der nächsten Generation
einsetzbar sein sollten.

Dies führt im Weiteren dazu, dass auch die einzelnen Werkzeuge selbst eine
ausreichende Universalität mit sich bringen müssen um unterschiedliche
Ausprägungsarten des Prüflings untersuchen zu können. Die Universalität
der Werkzeuge bindet diese nicht an ein bestimmtes System oder Konzept.
Dies bedeutet, dass sowohl die Beschreibung des Stand der Technik als
auch zukünftiger Systeme möglich sein muss. Außerdem sollte der Wechsel
zwischen Hilfskraft- und Fremdkraftbremssystem einfach umsetzbar sein.
Hiermit ist gemeint, dass die Werkzeuge Informationen für die unterschiedli-
chen Systemgrade liefern können. Sowohl das Verhalten von Teilkomponen-
ten des Systems, z.B. unterschiedliche BKV-Varianten als auch das gesamte
Bremssystem selbst kann abgebildet und untersucht werden. Mit Flexibili-
tät ist weiterhin die Möglichkeit gemeint, die in Kapitel 4.1 beschriebenen
unterschiedlichen Lastfälle abzubilden, beginnend von den synthetischen
Einzelmanövern bis hin zu kompletten realen Messfahrten. Hierbei spielt
auch der Ort und die Art der Aktuierung eine Rolle, z.B. direkt am THZ oder
über die Eingangsstange des Bremskraftverstärkers.

Die eingesetzten Werkzeuge müssen für die Quantifizierung der Leistungs-
fähigkeit des zu untersuchenden Systems geeignet sein. Weswegen deren
Leistungsfähigkeit mindestens genauso groß wie die des zu prüfenden Sys-
tems sein muss. Bezüglich der abbildbaren Temperatur heißt dies, dass der
für das System relevante Betriebstemperaturbereich untersuchbar sein muss.
Um die Maximaltemperaturpunkte zuverlässig anfahren zu können, ist sogar
eine größere Leistungsfähigkeit notwendig, das heißt höhere bzw. tiefere
Temperaturbedingungen können mit dem Prüfstand aufgrund ausreichender
Heiz- bzw. Kühlleistung hergestellt werden. Ein weiteres Merkmal, welches
für die Quantifizierung der Leistungsfähigkeit bei Bremssystemen verwen-
det wird, ist die Dauer bis zum Aufbau eines bestimmten Bremsmoments
bzw. bei hydraulischen Bremssystemen eines bestimmten Drucks. Um diese
zuverlässig und genau bestimmen zu können, ist eine ausreichend hohe
Abtastung und Aufzeichnung der Sensorsignale wichtig. Hierbei ist unter
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4. Werkzeuge für die Untersuchung von Bremssystemen

Leistungsfähigkeit die Fähigkeit des Werkzeugs eine ausreichend hohe zeitli-
che Auflösung zu generieren gemeint. Durch entsprechende Ausrichtung des
Werkzeugs kann der Fehler für den jeweiligen Messaufbau weiter reduziert
werden. Am Beispiel der Drucksensoren würde dies bedeuten, dass bei einer
Messung die Sensoren so eingelesen werden, dass die Verzögerung aufgrund
des Abtastens der einzelnen Messkanäle für die betrachteten Sensoren mini-
miert wird oder sichergestellt ist, dass deren Aufbau keine Auswirkungen
auf das Ergebnis hat. Weitere wichtige Anforderungen an den Prüfstand
für die Leistungsquantifizierung sind, dass er in der Lage ist entsprechend
hohe Drücke bzw. Kräfte zu generieren, wie sie für die Untersuchung des
Prüflings benötigt werden. Hierzu gehört auch, dass der benötigte Geschwin-
digkeitsbereich mit der entsprechenden Beschleunigung angefahren werden
kann. Für das Werkzeug Simulation bedeutet dies, dass es beispielsweise in
der Lage ist den relevanten Druckbereich bezüglich der Fluideigenschaften
korrekt abzudecken und selbst bei unterschiedlichen Temperaturen eine
gute Performance beim numerischen Lösen des steifen Systems aufweist.
Unter Quantifizierung der Leistungsfähigkeit fällt beispielsweise aber auch
die Untersuchung der Energieeffizienz des zu prüfenden Systems. Hierfür
muss das Werkzeug in der Lage sein, alle für die Bewertung notwendigen
Messgrößen zu erfassen und für die weitere Analyse zur Verfügung stellen.

Um die Vergleichbarkeit des vermessenen und simulierten Systems zu
garantieren ist ein ähnlicher Detaillierungsgrad bezüglich der Qualität der
Werkzeuge für die Systembetrachtung erforderlich. Das Werkzeug Prüfstand
muss hierbei in der Lage sein, einen ähnlichen Lastfall für den Prüfling wie
im Fahrzeug zu schaffen. Für die Aufzeichnung der relevanten Größen muss
die Synchronität zwischen den Werkzeugen z.B. bezüglich der Messstellen
sichergestellt werden. Außerdem müssen definierte Schnittstellen verwendet
werden, um die Kompatibilität zueinander zu garantieren. Um auch eine
entsprechende Vergleichbarkeit bei der Genauigkeit der Werkzeuge zu erhal-
ten, müssen sowohl die Messtoleranzen als auch eine ausreichende zeitliche
Auflösung für Mess- und Simulationsergebnisse gewährleistet werden. Dies
ist unter anderem für die weitere Verifikation der Simulationsmodelle durch
die Messdaten notwendig.
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Ein weiterer Teil der Anforderungen ergibt sich aus den komponentenspe-
zifischen Anforderungen. Hierbei lässt sich erkennen, dass sich ein Teil
der Anforderungen, wie hier die Quantifizierung der Leistungsfähigkeit und
die komponentenspezifischen Anforderungen überschneiden. Diese erge-
ben sich beispielsweise durch den Einsatzort des Prüflings. Außerdem muss
der komplette relevante Temperaturbereich, der während des späteren Be-
triebs des Prüflings auftreten kann, abgedeckt werden. Neben den Extrem-
bzw. Grenzfällen müssen auch die Zwischenbereiche, die in der Regel häu-
figer auftreten, mit berücksichtigt werden. Zusätzlich ergibt sich je nach
zu untersuchendem System für die zuvor beschriebene Quantifizierung der
Leistungsfähigkeit des Prüflings der Wunsch eine gewisse Dynamik, wie
einen Kraft- oder Druckaufbau/-abbau, betrachten zu können.

4.3. Bremssystemprüfstand

In diesem Abschnitt soll das Werkzeug Bremssystemprüfstand vorgestellt
werden, welches für die Untersuchung von konventionellen und zukünftigen
Bremssystemen im Rahmen dieser Arbeit entwickelt wird.

4.3.1. Motivation

Die prinzipielle Motivation für die Verwendung eines Prüfstandes liegt im
Gegensatz zu realen Fahrzeugmessungen in der Reproduzierbarkeit der
Testbedingungen. Darüber hinaus bieten sich messtechnisch deutlich mehr
Möglichkeiten, da Einschränkungen, wie Platzmangel oder limitierter zu-
lässiger Energiebedarf, wie sie häufig bei Fahrzeugmessungen auftreten,
entfallen. Außerdem ermöglicht dies auch die Verwendung einer sensitiver-
en Sensorik, da Belastungen wie sie im Fahrversuch auftreten die Sensorik
beeinflussen oder beschädigen können.
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Da das Verhalten des hydraulischen Bremssystems stark von den temperatur-
abhängigen Eigenschaften des verwendeten Bremsfluids abhängt, ist gerade
auch für den Abgleich mit Simulationsergebnissen ein genaues Anfahren
der relevanten Temperaturbetriebspunkte im für die Fahrzeugentwicklung
abzudeckenden Temperaturbereich wichtig.

Zusätzlich ermöglicht er die gezielte Untersuchung von Einzelkomponenten
des Gesamtsystems, was so im Fahrversuch nicht möglich ist, da dort ver-
ständlicherweise immer das Gesamtsystem betrieben werden muss. Dieser
bietet zwar auf der einen Seite den Vorteil ein voll funktionsfähiges System
mit realen Randbedingungen abzubilden, ist jedoch in der Flexibilität sehr
eingeschränkt. Auf der anderen Seite bildet der Bremssystemprüfstand das
reale System nur bis zu einem gewissen Grad ab. So kann beispielsweise
nur der BKV als aktive Komponente betrieben werden. Das Hydroaggre-
gat wird nur als passives Element verbaut, da keine Scheibenrotation wie
bei einem Schwungmassenprüfstand mit berücksichtigt werden kann und
daher die Untersuchung beispielsweise der ABS Funktion nicht möglich
ist. Diese Einschränkungen sind jedoch tolerierbar, da die in dieser Arbeit
experimentell untersuchten Effekte und Kennziffern unabhängig von der
Raddrehung sind. Der Fokus liegt hier auf der Effizienz des verbauten Sys-
tems, der Dynamik und der Charakterisierung des hydraulischen Netzwerks.
Weiterhin erlaubt der Prüfstand aufgrund der Leistungsfähigkeit des Aktors
das gezielte Anfahren von bestimmten Betriebspunkten auch unter Aus-
schluss des Bremskraftverstärkers, wodurch die gezielte Untersuchung des
hydraulischen Netzwerks erst möglich wird.

4.3.2. Aufbau

Der Aufbau des in Abbildung 4.4 dargestellten Prüfstands lässt sich in zwei
wesentliche Teile untergliedern. Zum einen in den Betätigungsteil, welcher
den Fahrerfuß darstellt, und zum anderen in das Bremssystem selbst.

Der für die Betätigung relevante Teil ähnelt einem Bremsroboter und setzt
sich im wesentlichen aus einem AC-Servomotor und einem Linearaktor
zusammen, siehe Abbildung 4.5a. Die Verwendung eines über Drehstrom
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Abbildung 4.4.: Aufbau Bremssystemprüfstand mit Servo-Linearaktor für die Betätigung mit
montiertem elektromechanischem Bremskraftverstärker

angetriebenen AC-Servomotors hat den Vorteil, dass dieser sich selbst bei
großer Belastung nur wenig erwärmt und problemlos auch ein konstan-
tes Moment halten kann. Die Rotationsbewegung des Servomotors wird
durch den Spindeltrieb des Linearaktors in eine translatorische Bewegung
umgewandelt. Aufgrund des im Servomotor verbauten Winkelmesssystems
ist eine Positionierung mit einer Genauigkeit von 0,01 mm möglich, wei-
tere Kenndaten des Servo-Linearaktorsystems finden sich im Anhang in
Tabelle A.4. An der Spitze des Linearaktors ist ein Adapterstück befestigt,
in welches ein kapazitiver Kraftsensor verbaut werden kann. Zusätzlich ist
für die Validierung des Wegsignals ein Wegpotentiometer angebracht. Die
Spitze des Adapterstücks ist direkt an die Eingangsstange des Bremskraft-
verstärkers angekoppelt. Das Bremspedal entfällt bei dieser Art des Aufbaus.
Hierdurch ist eine koaxiale Ausrichtung der Komponenten möglich, welche
besonders günstig ist, da zum Teil sehr große Kräfte (bis zu 10 kN) durch
das System geführt werden müssen. Die vom Aktor erzeugte Kraft muss bei
dieser Art von Aufbau entsprechend der Pedalübersetzung, welche für das
hier betrachtete Fahrzeug zirka 2,9 beträgt, erhöht werden.

63



4. Werkzeuge für die Untersuchung von Bremssystemen

Das eigentliche Bremssystem beginnt mit der Eingangsstange des BKVs. Die
Eingangsstange ist mit der Kolbenstange (Plunger) verbunden, welche vom
Ventilkörper umgeben ist, an welchem wiederum der Verstärkungskörper an-
greift, siehe auch [Bre12] und [Hei13]. Durch diese überlagerte Anordnung,
welche sowohl bei Vakuumbremskraftverstärkern als auch elektrischen BKVs
eingesetzt wird, ist es möglich, die Fahrerfußkraft verstärkt durch den BKV an
die Ausgangsstange weiterzuleiten. An der Ausgangsstange der sogenannten
Druckstange des Bremskraftverstärkers ist erneut, wie in Abbildung 4.5b
zu sehen, ein Adapterstück mit Kraftsensor angebracht, um die durch den
BKV verstärkte Ausgangskraft bestimmen zu können. Im Anschluss an dieses
Adapterstück beginnt der eigentliche hydraulische Teil des Bremssystems
mit dem THZ. Vom THZ mit Reservoir führen die Hydraulikleitungen für die
beiden Bremskreise zu einem Modul auf dem das gesamte Bremssystem des
elektrischen Kleinwagens aufgebaut ist. Die Komponenten sind im einzelnen,
entsprechend ihrer Abfolge auf dem Weg zum Rad, das Hydroaggregat, die
Leitungen zu den einzelnen Rädern inklusive der Schlauchstücke sowie die
Radbremsen. Für die Radbremsen kommen bei diesem Fahrzeug für die
Vorderräder Faustsattel-Scheibenbremsen und für die Hinterräder Simplex-
Trommelbremsen zum Einsatz. Um die gleiche Steifigkeit wie bei einer im
Fahrzeug verbauten Radbremse zu erhalten, werden teilkreisförmige Stücke
aus der Bremsscheibe herausgeschnitten und zwischen den Bremsbelägen
befestigt. Für die Trommelbremse ergibt sich das richtige Steifigkeitsverhal-
ten aufbaubedingt automatisch, da die Beläge von innen gegen die Trommel
gedrückt werden, weshalb hier keine weiteren Anpassungen notwendig sind.
Bei den Leitungen und Schläuchen wird darauf geachtet die Originalkonfigu-
ration mit allen entsprechenden Längenmaßen zu verwenden. Das komplette
Bremssystem beginnend mit dem BKV ist, wie in Abbildung 4.5b dargestellt,
in einer Temperaturprüfkammer untergebracht, um Temperaturabhängig-
keiten und dadurch auftretende Effekte untersuchen zu können.

Bei einer weiteren Aufbauvariante entfällt der BKV und es wird direkt auf
den THZ mit dem Aktorsystem gedrückt, siehe Kapitel 5.
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(a) Aktorsystem für Betätigung Bremssystem an Temperaturkammer

(b) Bremssystemaufbau mit Sensorik in Temperaturkammer

Abbildung 4.5.: Bremssystemprüfstand: Betätigungseinrichtung, Bremskraftverstärker und
Modul mit Bremssystem

4.3.3. Messdatenaufzeichnung

Eine Übersicht des Messdaten- und Signalflusses des Prüfstandes ist in Abbil-
dung 4.6 dargestellt. Die Analogsignale (u.a. Kraft, Weg und Druck) werden
mittels einer AD-Wandlerkarte über den integrierten FPGA des Echtzeitcon-
trollers (NI CompactRIO) eingelesen. Hierbei ist darauf zu achten, dass die
Signalgüte bezüglich Genauigkeit und Abtastrate hoch genug ist, um die
relevanten Eigenschaften des Systems vermessen zu können. Im Falle des
Drucks ist dies die Genauigkeit der vorkalibrierten Drucksensoren, z.B. für
die Messung von Druckverlusten, und die Verzögerung durch das Auslesen
der Kanäle für die Messung von Druckaufbauzeiten. Bei den Drucksensoren
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handelt es sich um piezoresistive Sensoren, welche eine Temperaturkompen-
sation für den relevanten Temperaturbereich bereits integriert haben. Um
sicherzustellen, dass die angegebenen Kalibrierfaktoren korrekt sind, wer-
den die Drucksensoren zunächst an einer Druckmesswaage mit geeichtem
Manometer in Betrieb genommen, bevor sie im System bzw. für die Messung
von Einzelkomponenten verbaut werden.

Abbildung 4.6.: Bremssystemprüfstand Messdatenaufzeichnung

Der Zeitverzug von einem Kanal zum nächsten beträgt 4,5μs, im schlech-
testen Fall zwischen Drucksensor 1 und Drucksensor 5 somit 18μs. Die für
Bremssysteme relevanten Eigenschaften liegen im Bereich einer Zeitauflö-
sung von Millisekunden, weshalb der Verzug bei der Erfassung des Druck-
signals hinreichend klein ist. Eine Möglichkeit diesen weiter zu reduzieren
ist bei der Betrachtung der Differenz zwischen zwei Druckmessstellen die
Sensoren möglichst nacheinander einzulesen.

Die Kommunikation und Ansteuerung des Servomotors kann sowohl über
ein Industrie-CAN Protokoll (CAN-open) als auch analog erfolgen. Für die
Messdatenaufzeichnung gibt es, wie in Abbildung 4.6 dargestellt, prinzipiell
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drei unterschiedliche Quellen: den Industrie-CAN für beispielsweise Weg-
und Geschwindigkeitssignal, die zuvor beschriebenen Analogsignale (Druck,
Kraft usw.) eingelesen über den FPGA und die vom Bremskraftverstärker aus
dem Entwicklungssteuergerät mittels XCP (eXtended Calibration Protocol)
übertragenen. Wobei die letztere Quelle nur bei Messungen mit aktivem
BKV relevant ist. Für Komponentenmessungen, wie z.B. einer einzelnen
Radbremse, werden nur Industrie-CAN und FPGA aufgezeichnet.

Alle drei Quellen Echtzeitsystem (NI CompactRIO), FPGA und XCP-Schnitt-
stelle arbeiten mit einer eigenen, voneinander unterschiedlichen Zeitskala.
Alle Daten werden an den Host-PC weitergeleitet, welcher zur Speicherung
dient. Um die Datenerfassungssysteme FPGA und Echtzeitsystem mitein-
ander zu synchronisieren, wird vom FPGA ausgehend ein hochpriorisiertes
Interrupt-Signal gesendet, welches mit minimalstem Zeitverzug systemüber-
greifend gesendet und erfasst wird. Dieses Ereignis wird zur Synchronisation
in Form eines Resets der FPGA-Zeitskala verwendet, wodurch die CAN- und
FPGA-Daten trotz ihrer unterschiedlichen Auflösung synchron sind. Die über
die XCP-Schnittstelle gemessenen Fahrzeug-CAN-Daten werden im Postpro-
cessing anhand eines entsprechenden Ereignisses an deren Schnittstelle, wie
das Detektieren einer ersten Bewegung der Eingangsstange bzw. des Aktors,
synchronisiert.

4.3.4. Vermessung Einzelkomponenten

Für die weitere Betrachtung und Analyse des Bremssystems werden die pV-
Kennlinien für wichtige Komponenten des betrachteten Systems ermittelt.
Diese stellen dar, wie viel Volumen in eine Komponente, z.B. eine Radbrem-
se, gefördert werden muss, um einen bestimmten Druck zu erreichen. Die
Verläufe solcher pV-Kennlinien sind typischerweise degressiv. Dies bedeutet,
dass zunächst viel Volumen in die Komponente gefördert werden muss, um
eine kleine Druckänderung zu erreichen, was unter anderem an Leerwe-
gen, sowohl mechanischer als auch hydraulischer Art, im System liegt. Mit
steigendem Druck verändert sich dieser Verlauf hin zu einem nahezu linearen.
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Die im Weiteren vermessenen Komponenten sind:

• Messzylinder

• Tandemhauptbremszylinder (THZ)

• vorderer, hinterer Bremsschlauch

• Scheibenbremsen (vorne), Trommelbremsen (hinten)

Für die Ermittlung der pV-Kennlinien wird ein Zylinder mit einem Messkolben
bekannten Durchmessers verwendet. Der Kolbenhub wird anhand des hoch-
genauen internen CAN-Positionssignals mit einer Auflösung von 0,01 mm
bestimmt. Mit einem Durchmesser des Messkolbens von dKol ben=22,2 mm
ergibt sich hiermit eine Volumenauflösung von 0,038 cm3, welche höher ist
als die von [Ant10] verwendete Auflösung für ihre Untersuchung von Brems-
schläuchen. Der Messkolben wird in Näherung quasi-statisch mit minimaler
Geschwindigkeit verfahren, um die Anregung von instationären Prozessen,
wie beispielsweise Druckwellen, zu vermeiden. Im Weiteren wird der Teil des
Messaufbaus bis zum Beginn der eigentlich zu vermessenden Komponente
als Referenzstrecke betrachtet, welche bei der Vermessung der Komponente
mitgemessen und kompensiert werden muss. Hierfür wird diese Referenz-
strecke vor der eigentlichen Komponentenmessung mehrmals vermessen
und daraus eine gemittelte pV-Kurve errechnet. Um eine möglichst hohe
Steifigkeit der Referenzstrecke sicherzustellen, besteht diese lediglich aus
dem Messzylinder sowie einem metallenen Rohrstück. Im Anschluss daran
wird die eigentlich zu untersuchende Komponente beispielsweise der vordere
Bremsschlauch, wie in Abbildung 4.7a zu sehen, vermessen. Hierbei wird die
Messung ebenfalls mehrfach wiederholt (5 Messungen pro Messdurchgang),
gemittelt und mit der zu kompensierenden Referenzmessstrecke verrechnet.
Um sicherzustellen, dass keine Luftblasen im System enthalten sind, welche
das Messergebnis erheblich verfälschen würden, wird vor jedem Messdurch-
gang das System entlüftet und nach einem Messdurchgang nochmals mit
einer anschließenden Kontrollmessung verglichen. Dies soll gewährleisten,
dass sich keine Verschiebung der Kurven ergibt.
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Neben der Vermessung mittels des Messkolbens am Prüfstand wird zur Kon-
trolle auch eine Vermessung an einem Elastizitätsmessgerät, welches den
Stand der Technik für die hydraulische Vermessung von Bremssystemen dar-
stellt, durchgeführt. Dieses basiert auf dem Prinzip eines Verdrängerkolbens.
Das Verdrängerkolbenprinzip beruht darauf, dass ein Kolben bekannten Ab-
maßes in einen fluidgefüllten Raum geschoben wird, wodurch die beförderte
Menge sich anhand des ebenfalls gemessenen Weges sehr genau bestimmen
lässt. Allerdings lassen sich hiermit aufbaubedingt nur die Bremsschläuche
und die Radbremsen vermessen. Für einen vorderen Bremsschlauch ist das
Ergebnis der beiden Messaufbauten in Abbildung 4.7b dargestellt. Es zeigt,
dass der Prüfstand mit Messkolben im Vergleich zum Elastizitätsmessgerät
ebenfalls eine gute Genauigkeit besitzt.

(a) Schlauchvermessung mittels
Zylinder mit Messkolben [Rie16b]
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(b) Vergleich Messung mit Messkol-
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Abbildung 4.7.: Vermessung von Einzelkomponenten am Beispiel des Vorderradschlauchs
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Bei der Ermittlung der pV-Kennlinien der Radbremsen zeigt sich, dass für die
Prüfstandsmessungen der Scheibenbremsen an der Vorderachse zusätzlich zu
der Kompensation durch die Referenzstrecke noch eine weitere Verschiebung
der Kurve auftritt. Dies liegt an dem für Radbremsen typischen Lüftspiel, wel-
ches einen sehr kleinen Abstand zwischen Bremsbelag und -scheibe darstellt.
Die Rückstellung nach erfolgter Bremsbetätigung wird durch die im Brems-
kolben befindliche Gummidichtung sichergestellt. Aufgrund des deutlich
größeren Bremszylinderdurchmessers im Vergleich zum Hauptbremszylinder
aber auch zum Pumpendurchmesser des Hydroaggregats macht sich dies zu
Beginn einer Bremsung und hier bei der Vermessung der Radbremse deutlich
bemerkbar. Zur Vermeidung von Lufteinschlüssen und zur einfacheren Ent-
lüftung ist die Radbremse bei der Vermessung höher als der für die Messung
verwendete Messkolben mit Reservoir angeordnet.

4.3.5. Identifikation und Regelungskonzepte

Die Anordnung der drei im Weiteren beschriebenen Hauptkomponenten
des Bremssystemprüfstands zueinander ist schematisch in Abbildung 4.8
dargestellt. In diesem Abschnitt soll zunächst der für die Betätigung verwen-
dete Aktor bestehend aus AC-Servomotor und Linearaktor für die weitere
Modellierung näher betrachtet werden. Im Anschluss daran wird ein mögli-
cher Ansatz zur vereinfachten Modellierung des eingesetzten hydraulischen
Bremssystems vorgestellt. Dieses Gesamtmodell wird im weiteren Verlauf
verwendet, um neue Regelungskonzepte zu testen und vorab parametrieren
zu können, bevor diese am realen System, dem Bremssystemprüfstand, in
LabView implementiert und feinabgestimmt werden.

a) Modellierung und Identifikation: Servomotor-Linearaktor

Für die Modellierung von Servomotoren sind in der Literatur eine Vielzahl
möglicher Ansätze beschrieben. Hierbei wird unterschieden zwischen White-
Box-Verfahren, welche analytische und physikalische Ansätze verwenden,
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Abbildung 4.8.: Übersichtsschema Bremssystemprüfstand

Black-Box-Verfahren, mit rein datenbasierter Modellierung, und Grey-Box-
Verfahren, einer Mischung aus beiden Verfahren. Mögliche Methoden für die
Black-Box-Modellierung sind Look-Up-Table, Polynomansätze und neuronale
Netze. Für Servomotoren eignen sich neuronale Netze wie in [Lee12] und
[Rio11] gezeigt wird. Für die Umsetzung eines White-Box-Verfahrens für ein
komplexes nichtlineares System, wie einen Servomotor, ist eine Vielzahl an
Parametern und Systemgesetzen notwendig, was für solche Systeme zu sehr
aufwändigen großen Gleichungssystemen führt. Durch ein Grey-Box-Modell
werden die grundsätzlichen physikalischen Zusammenhänge abgebildet und
mit den entsprechenden identifizierten Parametern bedatet sowie um zusätz-
liche Zusammenhänge durch nicht nur rein physikalische Gesetze ergänzt.

Um ein besseres Verständnis für die grundlegenden Zusammenhänge auch
bezüglich der späteren Reglerauslegung zu haben, wird für die Abbildung
des Servomotors hier im Weiteren ein solcher Grey-Box-Ansatz verwendet.
In der Literatur sind bereits von [Lor77] mögliche Modellvarianten für die
Abbildung von Servomotoren beschrieben. In Abbildung 4.9 ist das hier
verwendete Schema des Servomotors zu sehen. Da der gesamte Servomotor
inklusive interner Motorregelung modelliert werden soll, sind die in der
Motorsteuerung hinterlegten Regler bereits im Ersatzmodell mit integriert.
Entsprechend der Clarke- oder Park-Transformation [Cha11] lässt sich der
AC-Servomotor in die Gleichstrommotorschreibweise überführen, bei wel-
chem im Weiteren nur der Wirkstrom i = iq betrachtet wird.
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Abbildung 4.9.: Vereinfachtes Funktionsschema AC-Servomotor Reglerkaskade mit Strom-,
Geschwindigkeits- und Positionsregelkreis

Stromregelkreis: Die Übertragungsfunktion des Gleichstromkreises mit Sta-
torwiderstand RS und Statorinduktivität LS ergibt sich zu

GPI (s) =
i(s)
u(s)

=
1

RS + sLS
e−sTΣ,I , (4.1)

wobei mittels der Exponentialfunktion und der Zeitkonstanten TΣ,I die Tot-
zeit im System abgebildet wird. Die Übertragungsfunktion des PI-Strom-
reglers GC I in Parallelstruktur [Zac14] ist

GC I (s) = KPI

�
1+

1
sTN I

�
, (4.2)

mit dem Verstärkungsfaktor KPI und der Zeitkonstanten TN I . Durch Wahl
der Reglerzeitkonstanten zu TN I = τs und unter Verwendung des Prin-
zips des Open-Loop Shapings ergibt sich mit τs =

LS
RS

eine Pol-Nullstellen-
Auslöschung. Hierdurch berechnet sich die offene Übertragungsfunktion des
Stromregelkreises GOI zu

GOI (s) = GPI (s)GC I (s) =
KPI

sLS
e−sTΣ,I , (4.3)
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und für den geschlossenen Regelkreis GC LI entsprechend zu

GC LI (s) =
GOI

1+ GOI
=

KPI e
−sTΣ,I

sLS + KPI e−sTΣ,I
. (4.4)

In dem Modell des Stromregelkreises ist eine Strombegrenzung enthalten. Da
dies jedoch zu einem Aufziehen des I-Anteils des Stromreglers führen wür-
de, wird zusätzlich eine Anti-Windup-Funktion entsprechend rückgeführt,
welche aktiv wird, sobald der Sollwert die Sättigungsgrenzen überschrei-
tet. Diese und weitere Anti-Wind-up-Strategien für PID-Regler sind auch in
[Vis06] beschrieben.

Geschwindigkeitsregelkreis: Mit der Rotorträgheit JR ergibt sich durch
Laplace-Transformation des Drallsatzes unter der Annahme angreifendes
Lastmoment TL = 0 die Übertragungsfunktion des offenen Geschwindig-
keitskreises

GON (s) =
KPN KPI (1+ sTNN )
s2TNN JR(1+ sTFN )

e−s(TT N+TΣ,I )�
sLS + KPI e−sTΣ,I
� , (4.5)

welcher wiederum einen PI-Regler mit den Drehzahlreglerkonstanten KPN

und der Zeitkonstanten TNN verwendet. Die Totzeiten summieren sich im
Exponenten der Exponentialfunktion. Die Motordrehmomentkonstante kT

gibt die Umwandlung des Wirkstroms iq in ein Drehmoment an und wird
hier vereinfacht als konstant angenommen. Anhand der Trägheit JR und dem
Lastmoment TL errechnet sich die Winkelbeschleunigung, aus welcher durch
Integration die Motordrehzahl n berechnet wird, wie im Funktionsschema
in Abbildung 4.9 dargestellt. Das Drehzahlsignal n läuft in der Servomotor-
steuerung bei der Rückführung durch einen PT1-Filter mit Proportionalitäts-
konstante KFN und Zeitkonstante TFN , wodurch sich für den geschlossenen
Geschwindigkeitsregelkreis

GC LN (s) =
GON (s)

1+ GON (s)
�

KFN
1+TFN s

	 (4.6)
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ergibt. Mit dem Umrechnungsfaktor für die Spindelsteigung des Linearaktors
iLA lässt sich die rotatorische Bewegung entsprechend in eine translatori-
sche Bewegung überführen. Die zusätzliche Trägheit und Reibung durch
die Kopplung des Servomotors mit dem Linearaktor hat keinen sichtbaren
Einfluss auf das Ansprechverhalten, welches von der Rotorträgheit domi-
niert wird. Durch die sehr geringen Verfahrwege < 30 mm des Linearaktors
spielt auch die zunehmende Trägheit bei ausgefahrener Spindel hier kei-
ne Rolle. In Abbildung 4.10a ist der Modellvergleich mit Messungen für
Sprunganregungen und in Abbildung 4.10b für Sinusanregung dargestellt.
Die Sinusanregung wird durchgeführt, da der Richtungswechsel, beim Wech-
sel von Vor- zu Rückwärtsfahren, genau das Bewegungsprofil darstellt, wie
es bei Bremsbetätigung und anschließendem Lösen auftritt. Die Auswertung
von Fahrzeugmessungen hat ergeben, dass die typischen Frequenzen für die
Bremsbetätigung im Bereich zwischen 0-2 Hz liegen, weshalb Frequenzen in
diesem Bereich mit Geschwindigkeitsamplituden bis 200 mm/s angefahren
werden.
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Abbildung 4.10.: Servomotor Identifikation: Sollwert ( ), Messung ( ) und Simulation
( )
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b) Modellierung des hydraulischen Bremssystems

Für die vereinfachte Modellierung des hydraulischen Teils des Bremssystems
von THZ bis Radbremse bietet sich hier die Verwendung eines parallelen
Feder-Dämpfer Systems an, welches in Abbildung 4.11b dargestellt ist und
unter anderem von [Ger99] beschrieben wird. Hierbei gibt der Dämpfer
stark vereinfacht Effekte des Fluids und der Drosseln im Bremssystem wie-
der. Die Feder wiederum stellt die Steifigkeiten des Systems inklusive der
Bremsflüssigkeit dar. Da das System jedoch nicht linear sondern unter an-
derem stark weg- und geschwindigkeitsabhängig ist, verändern sich diese
Werte entsprechend. In Abbildung 4.11a ist die Wegabhängigkeit anhand
der statischen Wegmessung und dem daraus abgeleiteten Steifigkeitsver-
lauf zu erkennen. Der Steifigkeitsverlauf beginnt bei Weg null aufgrund der
benötigten Losbrechkraft um den Plunger zu verschieben im Unendlichen,
sinkt dann aufgrund der Leerwege bzw. Volumenaufnahme des Systems ab
und geht bei etwa 15 mm Weg vom nichtlinearen in den linearen Bereich
über. Die geschwindigkeitsbezogene Übertragungsfunktion des Ersatzmo-
dells GBremss ystem ergibt sich entsprechend zu

GBremss ystem(s) =
F(s)
W (s)

=
c∗ + d∗s

s
. (4.7)

mit c* der Systemsteifigkeit und d* der Dämpfung, wobei diese je nach Be-
triebspunkt veränderlich sind. Da das Steifigkeitsverhalten des Bremssystems
nicht nur weg- und geschwindigkeitsabhängig variiert, sondern zusätzlich
auch temperaturabhängig ist, muss die Regelung in der Lage sein diese Ver-
änderungen der Steifigkeit zu berücksichtigen. Für eine erste Applikation
werden die Regelungskonzepte an Federn unterschiedlicher Steifigkeiten
getestet, was in [Bap16] beschrieben wird.

c) Regelungskonzepte

Mit den modellierten Regelstrecken Servomotor-Linearaktor und Bremssys-
tem können erste Regelkonzepte simulativ erprobt werden. Nach [Vil08]
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Abbildung 4.11.: Steifigkeitsverhalten des hydraulischen Bremssystems

lassen sich die unterschiedlichen Kraftregelungsarten in passive und aktive
Interaktionsregler unterteilen. Passiv bedeutet hierbei, dass die gemessene
Kraft nicht explizit im Regelungsschema verwendet wird, wie bei der im
Folgenden vorgestellten Wegregelung.

Bei der Regelung auf den Weg können die gemessenen Verfahrwege der
Eingangsstange des BKV aus den Fahrzeugmessungen verwendet werden.
Darüber hinaus besteht die Möglichkeit aus den benötigten Drücken zum
Nachfahren der in Kapitel 4.1.1 beschriebenen Fahrzyklen den entspre-
chenden Stangenweg des BKVs zu berechnen. Auf die Berechnung der
Druckprofile wird später in Kapitel 4.4.2 eingegangen. Diese Variante be-
ruht auf dem in Abbildung 4.9 gezeigten Positionsregler der Reglerkaskade.
Dieser Ansatz liefert speziell bei niedrigen Drücken mit wenig Dynamik bei
aktivem BKV gute Ergebnisse, wie in Abbildung 4.12a zu sehen ist.

Allerdings muss die Berechnung der Wegprofile für jeden Temperaturbetriebs-
punkt aufgrund der sich verändernden Steifigkeitskurve des Bremssystems
neu durchgeführt werden.

Wie in Abbildung 4.11a bereits gezeigt, variiert die Antwort der Kraft bzw.
die Steifigkeit des Systems je nach Anregung. Um diese nichtlinearen Ef-
fekte zu kompensieren muss bei der Umsetzung einer Kraftregelung dies
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bei der Reglerauswahl und -auslegung berücksichtigt werden. An dieser
Stelle sei angemerkt, dass der Servomotor für die Kraftregelung in der Be-
triebsart Geschwindigkeits- bzw. Drehzahlregelung betrieben wird. Hierfür
wird zunächst versucht, mit einem einfachen Gain-Scheduling-Ansatz die
Auswirkungen der sich verändernden Steifigkeit durch entsprechende An-
passung der Verstärkung zu kompensieren. Dieser Ansatz wird im nächsten
Schritt auf ein adaptives Gain-Scheduling [Lan11] erweitert, bei welchem
die Sollwertabweichung der Kraft fer ror sowie ein Anpassungsfaktor λ mit
einbezogen werden

KP = f (x) + abs( fer rorλ), (4.8)

womit sich die Geschwindigkeitssollvorgabe vsol l ergibt

vsol l = KP ferror . (4.9)

Mittels dieses adaptiven Gain-Scheduling Ansatzes lassen sich die gewünsch-
ten Kraftprofile mit guter Genauigkeit nachfahren, wie in Abbildung 4.12b
zu sehen ist. Detailliertere Untersuchungen hierzu sind in [Bap16] zu finden.
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Abbildung 4.12.: Ergebnisse für unterschiedliche Regelungskonzepte
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Eine weitere Möglichkeit stellt das Regeln auf den Druck an einer zuvor
definierten Messstelle, z.B. eines Vorderrads, dar. Da der Druck sich aus
der aufgebrachten Kraft ableitet, entspricht dieser Ansatz einer indirekten
Kraftregelung. Dieser Ansatz zeigt für das Gesamtsystem mit aktivem BKV
ein ähnliches Verhalten wie die Kraftregelung, verhält sich im Bezug auf
Stabilität allerdings etwas besser.

4.4. Simulative Betrachtung unterschiedlicher
Bremssystemarchitekturen

Für die Betrachtung werden sowohl reine Hydrauliksimulationen des kon-
ventionellen Bremssystems in AMESim (Kapitel 4.4.1) durchgeführt als auch
mit einem Fahrzeugmodell gekoppelte Simulationen (Co-Simulationen) des
Alternativkonzepts (Kapitel 4.4.2), mit dem auch Fahrmanöver und Fahrzy-
klen nachgefahren werden können.

4.4.1. Simulation konventioneller Bremsenarchitektur

Die Simulation des hydraulischen Teils erfolgt in dem in Kapitel 2.2.1 vorge-
stellten Simulationsprogramm AMESim. Hiermit werden das konventionelle
System sowie im weiteren Verlauf das in Kapitel 6 genauer beschriebene
alternative Bremssystem modelliert.

Modellierung von Einzelkomponenten

Zunächst werden die wesentlichen Einzelkomponenten des konventionellen
Bremssystems entsprechend den in Kapitel 4.3.4 generierten Messdaten mo-
delliert. Zu dem dort gezeigten Messaufbau für die Vermessung des vorderen
und hinteren Bremsschlauchs ist in Abbildung 4.13a das zugehörige Si-
mulationsmodell für die Nachbildung und Schlauchparameteridentifikation
dargestellt. In dem Modell wird die Volumenaufnahme der Messvorrichtung
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ohne Prüfling als Referenzanteil entsprechend kompensiert. In Abbildung
4.13b ist der Vergleich der Messdaten mit den Simulationsergebnissen für den
hinteren Bremsschlauch dargestellt, es sei hierbei angemerkt, dass aufgrund
der Art des Aufbaus und der zur Verfügung stehenden Güte der Messvorrich-
tungen am Bremssystemprüfstand nur quasi-statische Messdaten verwendet
werden können.
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Abbildung 4.13.: Modellierung von Einzelkomponenten am Beispiel des hinteren Brems-
schlauchs

Hierdurch ist eine Berücksichtigung von Effekten bei dynamischer Belas-
tung, wie das für Gummibauteile typische visko-elastische Verhalten, nicht
möglich. Im Weiteren bedeutet dies, dass das Modell aufgrund seiner Model-
lierungsgüte im Bereich sehr dynamischer Betätigungen nur für qualitative
Aussagen verwendet werden sollte. Diese Einzelkomponentenidentifikation
wird außer für die Bremsschläuche auch für den THZ und die Radbremsen
durchgeführt.
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Modellierung Gesamtsystem

Das Gesamtmodell des konventionellen Bremssystems wird entsprechend
aus den zuvor beschriebenen validierten Einzelmodellen zusammengesetzt
und um die dem Originalaufbau entsprechenden Leitungsrohrstücke ergänzt.
Es ist so ausgerichtet, dass es damit möglich ist den Druckaufbau genauer
zu analysieren. Deshalb beinhaltet es rein den hydraulischen Pfad hin zur
Radbremse, wie in Abbildung 4.14 zu sehen ist.

Der in dem Modell mit Adaptionsmechanismus bezeichnete Teil wird verwen-
det, um unter anderem Volumenunterschiede, wie sie durch die Dichtungen
auftreten können, zu berücksichtigen [Day09]. Darüber hinaus berücksich-
tigt dieser die Volumenaufnahme des Hauptbremszylinders selbst während
eines Druckaufbaus.

Wie in Abbildung 4.15 gezeigt, korreliert das für die Untersuchung verwen-
dete Simulationsmodell für den Bereich der Komfortbremsungen sehr gut mit
den Messdaten. Die kleine Druckschwankung während des Druckaufbaus,
zu sehen in Abbildung 4.15b, ist bedingt durch ein kurzes Absinken der
Verstärkungskraft des elektromechanischen BKVs.

mechanismus

Tandem-Hauptbremszylinder

Radbremsen

Inputsignal

HR

VL

HL

VR
Verrohrung, Schläuche

Adaptions-

ESP

Abbildung 4.14.: AMESim Modell Gesamtsystem für Druckaufbau

80



4.4. Simulative Betrachtung unterschiedlicher Bremssystemarchitekturen

0 0,5 1
0

5

10

15

20

Zeit [s]

D
ru

ck
[b

ar
]

(a) Druckverlauf für Komfortbremsung

0,5 0,52 0,54 0,56 0,58 0,6
4

5

6

7

Zeit [s]

D
ru

ck
[b

ar
]

(b) Detailansicht (Rechteck Abbildung
4.15a)

Abbildung 4.15.: Druckaufbau für Bremsung mit geringer Dynamik und Zieldruck 20 bar,
Druckverlauf THZ mess ( ), THZ sim ( ), VR mess ( ), VR sim ( ), HL mess
( ) und HL sim ( )

4.4.2. Modellierungsumgebung für Alternativkonzept –
Co-Simulation

Für die Modellierung des Gesamtfahrzeugs mit hydraulischem Bremssystem
wird MATLAB/Simulink als Integrationsplattform verwendet. Das Einlesen
der Fahrzyklen (aus Kapitel 4.1.1), die Abbildung des Halbfahrzeugmo-
dells, die Bremsmomentenaufteilung sowie die jeweiligen Regler für das zu
betrachtende Bremssystem sind darin implementiert. Die Simulation der
Hydraulik, des Bremssystems selbst, erfolgt in AMESim.
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In der in Abbildung 4.16 dargestellten Co-Simulationsumgebung wird an-
hand der Fahrmanöver bzw. Fahrzyklusvorgabe eine Referenzbeschleunigung
are f auf das Fahrzeugmodell aufgeprägt. Dieses muss durch entsprechendes
Beschleunigen und Verzögern der Sollwertvorgabe folgen, hierfür gibt es
unter anderem einen Referenzbremsdruck für Vorder- pre f ,VA und Hinterach-
se pre f ,HA vor. Im Regelungsteil wird der Referenzdruck mit dem aktuellen
Druck der jeweiligen Achse pVA bzw. pHA verglichen und ein entsprechen-
des Stellsignal in Form von Motorankerspannung des Pumpenmotors UA,VA

bzw. UA,HA sowie ein Steuerstrom IAV,VA bzw. IAV,HA für das Ventil vorgeben.



4. Werkzeuge für die Untersuchung von Bremssystemen

Diese werden über das Interface an den Hydraulikteil des Modells in AME-
Sim gesendet, welches im Gegenzug den Bremsdruck pVA bzw. pHA und
die Pumpendrehzahl nP,VA bzw. nP,HA für den aktuellen Zeitschritt an den
MATLAB/Simulink Master zurückgibt.

Abbildung 4.16.: Übersicht Co-Simulationsumgebung

Fahrzeugmodell

Zunächst wird im in Abbildung 4.17 dargestellten Fahrzeugmodell mittels
der Referenzbeschleunigung die benötigte Antriebs- bzw. Bremskraft ent-
sprechend der Bilanzgleichung der Fahrwiderstände u.a. nach [Hei13] und
[Bra13] Fre f = Fa,re f + FLuf t + FRoll bestimmt, welche anhand des dyna-
mischen Radhalbmessers rd yn in ein Antriebs- bzw. Bremsmoment MAntrieb

bzw. MBrems umgerechnet wird. Im Falle eines Antriebsmoments wird dieses
über eine stark vereinfachte Antriebsschlupfregelung (ASR), welche die vom
Elektromotor angetriebene Vorderraddrehzahl mit der des frei rollenden
Hinterrads vergleicht, in das Längsmodell geführt. Da der Fokus dieser Arbeit
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auf dem Bremssystem liegt, wird der Antrieb stark vereinfacht abgebildet und
dient rein dazu den Geschwindigkeitsverläufen zu folgen und das Fahrzeug
auf die Ausgangsgeschwindigkeit für den jeweiligen Bremsvorgang zu be-
schleunigen, für welchen dann allerdings der generatorische Betrieb wichtig
ist. Das untersuchte Zielfahrzeug besitzt lediglich einen Zentralantrieb an der
Vorderachse. Das Modell ist bereits so aufgebaut, dass es auf Elektromotoren
an Vorder- Mgen,VA und Hinterachse Mgen,HA einfach erweitert werden kann.

Abbildung 4.17.: Fahrzeugmodell mit allen Submodellen
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Bremsmomentenverteilung

Die benötigte Bremskraft zum Erreichen der für das Fahrmanöver benötigten
Verzögerung wird entsprechend der idealen Bremskraftverteilung berechnet,
wie in [Bre12] beschrieben. Hiernach ergibt sich die abzusetzende Bremskraft
der Hinterachse FB,HA entsprechend der idealen Bremskraftverteilung zu

FB,HA =

√√√ (1−ψ)2
4χ2

+
FB,VA

χFG
− 1−ψ

2χ
− FB,VA

FG
(4.10)

mit der Gesamtgewichtskraft FG , der Vorderachsbremskraft FB,VA, die auf
den Radstand bezogene Schwerpunktshöhe χ und den Hinterachsanteil der
Fahrzeuggesamtgewichtskraft ψ. Der an Vorder- und Hinterrädern benötigte
Bremsdruck kann entsprechend der vereinfachten Kennzahl cp in Nm/bar
für die Umsetzung eines Bremsdrucks in ein Bremsmoment der jeweiligen
Radbremse ermittelt werden. Das im weiteren Verlauf der Arbeit vorgestellte
und untersuchte dezentrale hydraulische Bremssystem ermöglicht die rad-
bzw. achsindividuelle Druckgenerierung. Für das konventionelle Hilfskraft-
bremssystem mit X-Aufteilung ist der erzeugte Bremsdruck an Vorder- und
Hinterradbremse für den jeweiligen Bremskreis bei moderatem Druckaufbau
allerdings identisch.

Neben der Bremskraftaufteilung beeinflusst der Antriebstyp des Fahrzeugs
die Generierung der Bremsdruckprofile. In Abbildung 4.18a ist die ideale
Bremskraftverteilung mit und ohne Rekuperation des Elektromotors an der
Vorderachse dargestellt. Der Hauptfokus der Arbeit liegt auf der Betrachtung
unterschiedlicher Bremssystemkonzepte für Elektrofahrzeuge. Für eine ganz-
heitlichere Evaluierung der Systeme werden allerdings auch die Profile ohne
Rekuperation, wie für ein rein verbrennungsmotorisches Antriebskonzept,
mitbetrachtet. Damit können die unterschiedlichen Bremssystemkonzepte
auch für die unterschiedlichen Antriebstypen verglichen und deren Aus-
wirkungen auf das Lastkollektiv des Bremssystems untersucht werden. Der
Elektromotor für das untersuchte Fahrzeug ermöglicht es Bremsverzögerun-
gen bis 0,3 g rein elektromotorisch abzudecken und die kinetische Energie
entsprechend zu rekuperieren. Für Bremsungen in den Stillstand erfolgt ein
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Überblenden, welches ein Hochrampen der hydraulischen Reibbremse und
entsprechendes Reduzieren des elektromotorischen Bremsmoments darstellt,
wie in Abbildung 4.18b zu sehen ist. Dies erfolgt da für niedrige Geschwin-
digkeiten, typischerweise < 10km/h, der Aufwand für das generatorische
Bremsen im Verhältnis zur rückgewonnenen Energie deutlich zunimmt.

Entsprechend der Raddrehzahl wird das verfügbare regenerative Moment
an der Vorderachse Mgen,VA(ωRad,VA) mittels des Kennfeldes der E-Maschine
ermittelt. Solange das absetzbare regenerative Bremsmoment über dem be-
nötigten liegt, wird rein rekuperativ über die Vorderachse gebremst, außer die
Fahrzeuggeschwindigkeit sinkt während des Bremsvorgangs unterhalb den
für das generatorische Bremsen zulässigen Grenzwert. Übersteigt der Brems-
momentenbedarf das rekuperativ verfügbare Moment wird entsprechend
zum Erreichen des geforderten Bremsmoments MBrems über die Reibbrem-
se zugebremst, woraus sich ein entsprechender Solldruckwert pVA,sol l und
pHA,sol l errechnet.

MBrems =

�
Mgen,VA MBrems,sol l ≤ Mgen,VA

Mgen,VA+MReib,VA+MReib,HA MBrems,sol l > Mgen,VA

(4.11)

Im Stillstand wird ein gewisser Bremsdruck benötigt, um beispielsweise ein
Wegrollen bei Anhalten an einer Steigung auszuschließen. Für 90% der Hal-
tebremsungen wird gemäß [Jun13] ein Bremsdruck von pHal te,Stand=20 bar
benötigt, um ein Wegrollen an Steigungen bis 5% zu vermeiden. Bei Hilfs-
kraftbremssystemen kann der Druck aufgrund der Kopplung mit dem Fah-
rerfuß über dem eigentlich ausreichenden Haltebremsdruck liegen.

Vertikaldynamik

Bei dem verwendeten Modell für die Vertikaldynamik, zu sehen in Abbil-
dung 4.19, handelt es sich um ein Halbfahrzeugmodell, welches auch als
Drei-Massen-Modell bezeichnet wird. Die hier im Weiteren verwendeten
Zahlenwerte sind im Anhang in Tabelle A.5 hinterlegt. Die größte Masse stellt
die Fahrzeugaufbaumasse mFzg dar. Die beiden Vorder- und Hinterräder
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Abbildung 4.18.: Einfluss des Elektromotors auf das Bremsverhalten

sind achsweise zu einer Masse mVA bzw. mHA zusammengefasst. Das Modell
ist in der Lage die wesentlichen längsdynamischen Effekte wie die beim
Bremsen und Beschleunigen auftretenden Nickbewegungen des Aufbaus
sowie die damit verbundenen dynamischen Radlastverlagerungen wiederzu-
geben. Diese sind speziell für den Bremsvorgang wichtig, da sie sich direkt
auf die Bremskraftverteilung und das absetzbare Bremsmoment auswirken.
Konzeptbedingt ist diese Art von Modell nicht in der Lage Kurvenfahrten
und die dabei auftretenden Rollbewegungen abzubilden, sondern lediglich
auf Geradeausfahrt beschränkt. Dies ist für den hier angestrebten ersten
Konzeptvergleich unterschiedlicher Bremssystemarchitekturen jedoch völlig
ausreichend, da die betrachteten Manöver aus Kapitel 4.1 alle rein längsdy-
namisch sind und keine Abbildung der Querdynamik erfordern.
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Abbildung 4.19.: Halbfahrzeugmodell für die Vertikaldynamik mit vier Freiheitsgraden
[Rie17a]

Basierend auf dem Impuls- und Drallsatz entsprechend zu Abbildung 4.19
ergeben sich die Bewegungsgleichungen für das verwendete Halbfahrzeug-
modell zu

−mFzg z̈ = cV(zV− zVA)+ cH(zH− zHA)+ dV(żV− żVA)+ dH(żH− żHA) (4.12)

mVAz̈VA = cV(zV − zVA) + dV(żV − żVA)− cR(zVA − uVA)− dR(żVA − u̇VA) (4.13)

mHAz̈HA = cH(zH − zHA) + dH(żH − żHA)− cR(zHA − uHA)

− dR(żHA − u̇HA) (4.14)

−I y β̈ = lV(cV(zV − zVA) + dV(żV − żVA))− lH(cH(zH − zHA)

− dH(żH − żHA)) +mFzg aCoGhAx, (4.15)
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durch Substitution der Auslenkung und Geschwindigkeit in z-Richtung
folgt

zV = z + lV sin(β) oder żV = ż + lVβ̇ cos(β) und

zH = z − lH sin(β) oder żH = ż − lHβ̇ cos(β).

Längsdynamik

Der Längsdynamikblock dient dazu, die Antriebs- und Bremsmomente ent-
sprechend in eine translatorische Fahrzeugbewegung zu überführen. Hierfür
werden die Bremsmomente in Form einer Normalkraft über ein Kupplungs-
element aufgebracht. Das Motormoment MAntrieb bzw. Generatormoment
Mgen,VA wird entsprechend über eine Drehmomentenquelle eingebracht. Die
Rotation mit dem resultierenden Drehmoment wird im Weiteren auf das Rei-
fenmodell gegeben, welches das am weitesten verbreitete Reifenmodell der
Magic Formula nach [Pac12] verwendet. Aus dem Modell der Vertikaldyna-
mik kommen die Normalkräfte für Vorder- und Hinterachse FN ,VA und FN ,HA,
welche die zweite benötigte Eingangsgröße für das Magic Formula Reifen-
modell darstellen. Hierin ist auch der Rollwiderstand mitberücksichtigt. Das
Reifenmodell gibt den aktuellen Schlupf sVA bzw. sHA sowie die translato-
rische Kraft aus, welche auf die Fahrzeugmasse wirkt. Der Schlupfwert ist
hierbei besonders für die ABS-Schlupfregelung wichtig.

Antiblockiersystem (ABS)

Der geforderte Referenzbremsdruck pVA,re f bzw. pHA,re f wird durch den ABS-
Block des Fahrzeugmodells geführt, welcher diesen überwacht und im Falle
von Radblockieren aktiv wird. Die Ausgangsdrücke pVA,ABS und pHA,ABS sind
die zu stellenden Sollwerte für die nachgelagerte Regelung des eigentlichen
Bremssystems.

Der hier verwendete ABS-Regler ist in Form eines Schlupfreglers implemen-
tiert. Der Bremsschlupf sBrems,Achse ist definiert als das Verhältnis der Differenz
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der Fahrzeuggeschwindigkeit vCoG zur Radumfangsgeschwindigkeit vRad im
Verhältnis zur Fahrzeuggeschwindigkeit

sBrems,Achse =
vCoG − vRad

vCoG
=

vCoG −ωRad,Achse rd yn

vCoG
. (4.16)

Der maximale Reibwert auf trockener Fahrbahn beträgt μHa f t = 1,0− 1,1
bei einem Schlupf von s = 0,1− 0,15 [Bre12]. In Abbildung 4.20a ist der
Zielbereich der ABS-Regelung zu sehen. Der ABS-Algorithmus gibt im Falle
von Schlupfwerten über dem Schwellwert und unter Einbeziehung des Gra-
dienten der Schlupfänderung ds

d t einen Druckabbau durch pVA,ABS = 0 bzw.
pHA,ABS = 0 vor. In Abbildung 4.20b ist der Vorderachsbremsdruck für eine
ABS-Bremsung aus 50 km/h bei aktiver Rekuperation dargestellt. Durch das
regenerative Bremsmoment der E-Maschine lässt sich der benötigte Druck
entsprechend absenken und liegt dadurch unterhalb des eigentlichen Blo-
ckierdrucks.

Die Blöcke Regelung und Simulationsmodell des Bremsmoduls für das alter-
native Bremssystem werden im Detail in Kapitel 6.3.2 beschrieben.
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Abbildung 4.20.: Auslegungspunkt und Bremsung mit ABS
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5. Eigenschaften konventioneller
Bremssystemarchitektur

In diesem Kapitel wird auf die Eigenschaften der bis heute im Fahrzeug
verbauten konventionellen Bremssystemarchitektur eingegangen. Die zen-
trale Architektur mit einem primären Druckerzeugungsort und der weiteren
Verteilung über das hydraulische Netzwerk bringt Vor- und Nachteile, sowie
bestimmte systembedingte Charakteristika mit sich, welche im Folgenden
näher untersucht werden.

5.1. Druckverluste

Der Druckverlust ist definiert als Differenz der gemessenen Drücke zwischen
zwei Messstellen

dp12 = pMessstel le1 − pMessstel le2. (5.1)

Druckverluste in hydraulischen Systemen können aufgrund von Aufwei-
tungseffekten, Strömungswiderständen oder anderen Effekten entstehen
[Fin06], [Bau11], [Wil11], [Mat12]. Da ein hydraulisches System immer
seinen Gleichgewichtszustand anstrebt, handelt es sich hierbei um einen zeit-
lich begrenzten Übergangszustand. Am Beispiel des Bremssystems bedeutet
dies, dass bei kurzfristiger ausreichend dynamischer Betätigung ein dp �= 0
auftritt, welches im weiteren Verlauf bei Erreichen und Halten des Zieldrucks
abklingt. Die Druckunterschiedscharakteristik gibt auch Aufschluss darüber,
wie effizient das verwendete hydraulische Netzwerk darin ist einen bestimm-
ten Zieldruck für einen Bremsvorgang zu übertragen. Im Weiteren werden
die Druckunterschiede für die Messstellen Hauptbremszylinder zu Druck
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nach Hydroaggregat und Hauptbremszylinder zu Radbremsdruck betrach-
tet, wie in Abbildung 5.1 dargestellt. Es wird zwischen zwei Messstellen
der Unterschied zum Zeitpunkt des Erreichens von 100 bar im THZ dpT HZ ,100

als Kennziffer eingeführt und verwendet. Dieser Wert gibt Aufschluss über
den Unterschied des Raddruckes zum in sicherheitskritischen Situationen
benötigten Radblockierdruck, wenn 100 bar im THZ erreicht werden. Der
Unterschied resultiert unter anderem aus der zentralistischen Architektur,
welche konzeptbedingt aufgrund der notwendigen bedarfsgerechten Vertei-
lung des Fluids einige Einschränkungen in ihrem Übertragungsverhalten mit
sich bringt.

Servomotor-
Linearaktor
Kombination

Druckstangen-
kreis

Schwimmkreis

Hauptbremszylinder
mit Reservoir

Hydro-
aggregat
(ESP)

Vorder-
rad-
bremse

Hinter-
rad-
bremse

Schlauch Gummi
Rohrleitung Stahl
Drucksensor

Abbildung 5.1.: Direkte Betätigung ohne Bremskraftverstärker
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Druckverlustmessungen

Um Effekte durch die starke Temperaturabhängigkeit der Bremsflüssigkeit
im relevanten Betriebsbereich für Bremssysteme zu berücksichtigen, werden
alle Messreihen sowohl bei Tieftemperatur -30 ° und -20 °, Raumtemperatur
23 ° und Hochtemperatur 80 ° durchgeführt. Die Drucksensoren weisen bei
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unbetätigtem System einen Offset von < 1 bar auf, wodurch eine hohe Güte
bei der Bestimmung des Druckverlusts gewährleistet ist. Um Nebeneffekte
wie zusätzlichen Leerweg sowie nichtlineare Verstärkung durch den elektro-
mechanischen Bremskraftverstärker zu vermeiden, werden die Messreihen
zur Bestimmung der Eigenschaften des hydraulischen Netzwerks in diesem
Kapitel für definierte Geschwindigkeiten der Druckstange ohne Bremskraft-
verstärker durchgeführt, wie in Abbildung 5.1 schematisch dargestellt.

Für die Untersuchung der Eigenschaften sowohl der einzelnen Bremskrei-
se als auch des Gesamtsystems werden die Sensoren in unterschiedlichen
Konfigurationen im System verbaut. Die beiden Bremskreise werden in
Druckstangen- und Schwimmkreis unterschieden. Druckstangenkreis ist
hierbei der Bremskreis, welcher vom THZ-Kolben, der direkt mit der Aus-
gangsstange des BKV verbunden ist, betätigt wird. Schwimmkreis hingegen
ist der Kreis, welcher dem THZ-Kolben, der schwimmend dem THZ-Kolben
des Stangenkreises nachgelagert ist, zugeordnet wird. Bei dem in Abbildung
5.1 dargestellten Aufbau kann beispielsweise der Druckverlust über die Teil-
strecken des Schwimmkreises von THZ bis zum Hydroaggregatausgang und
von dort zur Radbremse untersucht werden.
Für eine erste Analyse des Bremssystems werden Druckaufbauten für den
typischen Geschwindigkeitsbereich gemessen, mit der die Druckstange des
BKV den THZ betätigt, vergleiche Abbildung 5.2.

Bei sehr niedriger Verfahrgeschwindigkeit des THZ-Plungers, siehe Abbil-
dung 5.2a, stellt sich im System an allen Druckmessstellen der gleiche Druck
ein. Das System hat genug Zeit den Druck auszugleichen und ein statisches
Gleichgewicht zu erreichen, daher kann diese Messung als quasi-statisch be-
trachtet werden. Ein erster erkennbarer Druckunterschied ergibt sich für das
vorliegende untersuchte System bei Geschwindigkeiten ab etwa 50 mm/s,
vergleiche Abbildung 5.2b. Mit zunehmender Druckstangengeschwindigkeit
und damit dynamischerer Betätigung, stellt sich ein höherer Druckunter-
schied über die Messstrecke ein, wie in Abbildung 5.2c und 5.2d zu erkennen
ist. Weiterhin ist in Abbildung 5.2d dargestellt, wie der Druck der Hinter-
radbremse aufgrund der größeren Induktivität der Leitung zunächst dem
Vorderradbremsdruck hinterher eilt, um ihn dann wiederum zu überholen.
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(b) Kolbengeschwindigkeit 50 mm/s
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(c) Kolbengeschwindigkeit 75 mm/s
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(d) Kolbengeschwindigkeit 150 mm/s

Abbildung 5.2.: Druck bei unterschiedlichen Kolbengeschwindigkeiten für
THZ ( ), rechtes Vorderrad ( ) und linkes Hinterrad ( ) [Rie16b]

Dies ist mit der deutlich steiferen pV-Charakteristik der Hinterradbremse zu
erklären, da diese viel weniger Volumen benötigt, um den gleichen Druck
wie die Vorderradbremse aufzubauen. Hierbei darf nicht vergessen werden,
dass die Hinterradtrommelbremse auch weniger Bremsmoment bei gleichem
Druck umsetzt als die Scheibenbremsen der Vorderachse. Was jedoch auf-
grund des ebenfalls geringeren Bremsmomentbedarfs durch die dynamische
Radlastverteilung sich wiederum relativiert. Darüber hinaus sei angemerkt,
dass die Funktion für die elektronische Bremskraftverteilung (EBD) aufgrund
des passiv betriebenen Hydroaggregats nicht aktiv ist. Durch diese Funktion
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5.1. Druckverluste

werden die Hinterräder durch teilweises Schließen des zugehörigen Ein-
lassventils zusätzlich bedrosselt, um ein Überbremsen der Hinterachse zu
vermeiden.

Beispielhaft sind in Abbildung 5.3 die Druckverluste für den in Abbildung
5.1 gezeigten Messaufbau für einen Bremskreis, rechtes Vorderrad und linkes
Hinterrad, dargestellt. Der dp-Verlauf lässt sich in vier Phasen unterteilen.
Zu Beginn in der ersten Phase der Bremsung gibt es keinen erkennbaren
Druckanstieg im System, weshalb die dp-Verläufe zunächst null sind. Auf-
grund der höheren Induktivität der längeren Leitung zur Hinterradbremse
können zunächst höhere dp-Werte für die Messstrecke THZ-Hinterrad in
Phase zwei beobachtet werden. Bei einem sehr dynamischen Verfahren des
Kolbens ergibt sich ein Aufstauen vor dem Ventil, wodurch zunächst ein sehr
starker dp-Anstieg verursacht wird, siehe Abbildung 5.3. [Rie16b]
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Abbildung 5.3.: Druckunterschied dp für eine Messung mit Verfahrgeschwindigkeit 75 mm/s bei
Raumtemperatur mit dp THZ-VR ( ), dp THZ-HL ( ), 100bar-THZ ( ) und maximalem
dp ( ) [Rie16b]

In der dritten Phase stellt sich ein konstantes dp für die Verschiebung von
Fluid in die Radbremsen ein. Diese Phase beginnt für beide Bremsen zu
einem unterschiedlichen Zeitpunkt. Durch das geringere benötigte Volumen
der Trommelbremse folgt der Radbremsdruck für die Hinterräder dem THZ-
Druck deutlich schneller, wodurch sich ein Absinken des dp-Verlaufs ergibt.

95



5. Eigenschaften konventioneller Bremssystemarchitektur

Aufgrund der deutlich höheren Kapazität der Vorderradbremsen (Scheiben-
bremsen) stellt sich dort nach starkem Anstieg für den Zeitbereich, in dem
das Fluid mit konstanter vom THZ aufgebrachter Geschwindigkeit strömt,
ein konstanter Druckverlust dp über den gesamten Druckaufbau bis zum
Erreichen des Blockierdruckniveaus ein. Dieser Zeitbereich mit konstantem
dp nimmt mit zunehmender Geschwindigkeit aufgrund der endlichen Länge
des THZ und der begrenzten Aufnahmekapazität der Bremssystemkompo-
nenten ab. In der letzten Phase, welche nicht im Diagramm dargestellt ist,
erreichen die Radbremsdrücke den THZ-Druck, weshalb die dp-Verläufe wie-
der null werden. Um das Grundrauschen zu reduzieren ist das ursprüngliche
dp-Signal tiefpassgefiltert worden, was im Weiteren auch die Bestimmung
von Maxima erleichtert. In Abbildung 5.3 ist darüber hinaus der dpT HZ ,100-
Wert eingezeichnet, welcher die Abweichung der Radbremsdrücke zu diesem
Zeitpunkt deutlich macht.

Für jede Temperatur und Geschwindigkeit wird die jeweilige Messung drei-
mal durchgeführt und die resultierenden Werte gemittelt. In Abbildung 5.4a
ist der dp-Wert in Abhängigkeit von Kolbengeschwindigkeit und Temperatur
dargestellt, der sich für einen Wert von 100 bar THZ-Druck im System ergibt.
Für ein ideales System ohne Kompressibilität, Aufweitung und Druckver-
luste wäre dieser Wert gleich null. Für die Messungen bei Tieftemperatur
und maximaler Druckstangengeschwindigkeit erreicht der Druck im THZ
bereits 100 bar, wenn gerade ein erster Druckanstieg in der Vorderradbrem-
se detektiert werden kann. Dieses Verhalten ergibt sich aufgrund der sehr
hohen Viskosität der Bremsflüssigkeit, welche zu einem starken Anstieg der
Reibung im Fluid und somit zu einer Verlangsamung des Flusses führt. Die-
ser Effekt ist stärker als der gleichzeitige Anstieg des Kompressionsmoduls
der Flüssigkeit. Allgemein lässt sich ein dpT HZ ,100-Anstieg mit steigender Ge-
schwindigkeit und abnehmender Temperatur feststellen. Es wird deutlich,
dass gerade für Situationen, in denen ein schneller Druckaufbau gewünscht
wird, der Druckunterschied stark zunimmt. Für die Vorderradbremse ergibt
sich durchweg ein höherer dp-Wert bei Erreichen von 100 bar THZ-Druck als
für die Hinterradbremse.
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5.1. Druckverluste

Darüber hinaus fällt eine leichte Abnahme des benötigten Kolbenweges mit
sinkender Temperatur auf um den Zieldruck zu erreichen, was durch das
ansteigende Kompressionsmodul der Flüssigkeit sowie einer Verhärtung der
Gummibauteile erklärbar ist.

Durch die Anordnung der Bremsdrucksensoren ist es ebenfalls möglich, den
Druckanstieg abschnittsweise von THZ bis nach dem Hydroaggregat und
von dort zur Radbremse für beide Kreise zu analysieren (siehe Abbildung
5.4b). Ein Großteil des gemessenen Druckverlustes tritt über der Strecke
von THZ bis nach dem Hydroaggregat auf. Dies kann durch die Ventile und
Pumpenelemente erklärt werden, durch die das Fluid gelangen muss um
zur Radbremse strömen zu können. Allerdings lässt sich hierbei nicht ein-
deutig zuordnen, ob dieser Druckverlust rein von den Strömungsverlusten
im Hydroaggregat verursacht wird oder ob der Pfad nach dem Hydroaggre-
gat selbst durch seine Volumenaufnahme den Druckaufbau verzögert und
so zu einer dp-Erhöhung führt. Welcher Anteil der Druckverluste wirklich
strömungsinduziert (durch Reibung und Strömungswiderstände) und wel-
cher durch Aufweitungseffekte (Volumenverluste) auftritt, ist mit den hier
gezeigten Messdaten nicht eindeutig bestimmbar.
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(a) Druckunterschied bei Erreichen
100 bar THZ Druck, Vorderrad (oben)
und Hinterrad (unten)
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(b) Druckverlust zur rechten
Vorderradbremse,THZ-nach ESP (oben)
und nach ESP-Rad (unten)

Abbildung 5.4.: Druckverluste für das untersuchte Bremssystem am Beispiel des Schwimm-
kreises für unterschiedliche Temperaturen und Verfahrgeschwindigkeiten [Rie16b]
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5. Eigenschaften konventioneller Bremssystemarchitektur

5.2. Volumenverluste

Volumenverluste treten aufgrund von Aufweitungseffekten und ungewünsch-
ter Volumenaufnahme der Einzelbauteile in der Wirkkette hydraulischer
Systeme auf. Dieser Verlust muss im Bremssystem durch zusätzlichen Ver-
fahrweg des THZ ausgeglichen werden, um das letztlich benötigte effektive
Wirkvolumen V ∗

e in die Radbremsen zu verschieben.

Der volumetrische Wirkungsgrad ηvol für Pumpen wird anhand des theore-
tisch drucklos förderbaren Volumens Vth berechnet, welches sich direkt aus
dem geometrischen Verdrängungsvolumen Vg berechnen lässt [Bau11]. Für
den effektiven Volumenstrom Qe einer Pumpe wird nur der Leckagevolu-
menstrom QL mitberücksichtigt, die Kompressibilität wird nach der Defini-
tion der CETOP (Comitée Européen des Transmission Oléohydrauliques et
Pneumatiques) nicht der Pumpe zugerechnet, womit sich der volumetrische
Wirkungsgrad der Pumpe ηVol,Pumpe nach [Bau11] ergibt zu

ηVol,Pumpe =
Qe

Qth
=

Qth −QL

Qth
= 1− QL

Qth
. (5.2)

Für die Übertragung des volumetrischen Wirkungsgrades auf das Bremssys-
tem muss der effektive Volumenstrom Qe angepasst werden. Die Verluste
durch Leckage QL sind im Verhältnis zu den anderen Volumenverlusten für
Bremssysteme vernachlässigbar gering. Leitungs- und Bauteilaufweitung
QΣ,Auf wei tung haben den größten Anteil an den auftretenden Volumenverlus-
ten, die Kompression der Fluidsäule QKomp spielt eine untergeordnete Rolle.
Der angepasste effektive Volumenstrom Q∗

e ergibt sich daher zu

Q∗
e =Qth −QL −QKomp −QΣ,Auf wei tung , (5.3)

woraus für den damit errechneten volumetrischen Wirkungsgrad des Brems-
systems ηVol,Bremss ystem folgt

ηVol,Bremss ystem =
Q∗

e

Qth
= 1− QL +QKomp +QΣ,Auf wei tungen

Qth
. (5.4)
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5.2. Volumenverluste

Dieser angepasste volumetrische Wirkungsgrad ist sowohl von der Tempe-
ratur als auch von der Betätigungsgeschwindigkeit und der damit verbun-
denen Dynamik des Druckaufbaus abhängig. Je nach Betriebstemperatur
verändert sich das Aufweitungs- und Aufnahmeverhalten des Systems. Die
Betätigungsgeschwindigkeit spielt in sofern eine Rolle, da bei langsamer
Betätigung genug Zeit für die Aufweitung der Bauteile des Systems vorhan-
den ist, wohingegen bei dynamischerer Betätigung die Aufweitung aufgrund
von Versteifungseffekten für bestimmte Bauteile nur eingeschränkt oder
verzögert erfolgen kann.

Da die einzelnen Anteile der Fluidströme über der Zeit schwer bis gar nicht
eindeutig auflösbar sind, wird die Gleichung über die benötigte Druckauf-
baudauer tAuf bau aufintegriert und in entsprechende Volumina überführt.
Hierdurch lässt sich der über einen Bremsdruckaufbau gemittelte volumetri-
sche Wirkungsgrad ηVol,Bremss ystem bestimmen zu

ηVol,Bremss ystem =
V ∗

e

Vth
= 1− VL + VKomp + VΣ,Auf wei tungen

Vth
. (5.5)

Wobei V ∗
e das effektiv in die Radbremsen verschobene Volumen darstellt und

Vth das vom THZ theoretische geförderte Volumen

Vth = AT HZΔsT HZ , (5.6)

mit der THZ-Kolbenfläche AT HZ und dem VerfahrwegΔsT HZ . Die Effekte durch
Volumenverluste lassen sich durch quasi-statische Messungen isoliert be-
trachten, allerdings ist eine Aufschlüsselung der Verluste bei höherer Dyna-
mik schwierig.

Um die Volumenverluste daher eindeutig bestimmen zu können, werden
quasi-statische Messungen mit minimaler Verfahrgeschwindigkeit durchge-
führt, wodurch dynamische Effekte wie Reibung im Fluid ausgeschlossen
werden können. Für die Bestimmung des quasi-statischen Volumenverlustes
für das System werden die pV-Kurven für die Radbremsen, die Schläuche und
den THZ ermittelt. Anhand der pV-Kurve des Gesamtsystems lässt sich daraus
der zusätzlich benötigte Volumenbedarf ermitteln. Bei dynamischer Betäti-
gung des Gesamtsystems kann sich die Volumenaufnahme etwas verschieben,
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5. Eigenschaften konventioneller Bremssystemarchitektur

da beispielsweise die dynamische Steifigkeit aufgrund des viskoelastischen
Verhaltens von Gummi von der statischen Steifigkeit abweicht.

In Abbildung 5.5a ist die Volumenaufnahme des Schwimmkreises mit einer
Aufschlüsselung der Einzelkomponenten dargestellt. Die Volumenaufnahme
des THZ entspricht der Volumenaufnahme der Pumpe bei Volumenförderung
unter Gegendruck nach der in der Ölhydraulik üblichen Konvention. Die
Volumenaufnahme des Hydroaggregats ist bauartbedingt in einer vernach-
lässigbaren Größenordnung. Es handelt sich hierbei um einen Metallblock
mit Bohrungen. Bei der Erzeugung von 100 bar sind etwa 20% des ver-
schobenen Volumens notwendig, um die Volumenaufnahme der Bauteile
im hydraulischen Netzwerk zu kompensieren. Dieser Wert steigt über die
Lebensdauer eines Bremssystems weiter an, da Bauteile wie Bremsschläuche
aufgrund von Ermüdungserscheinungen an Steifigkeit verlieren. Die Vorder-
radbremse nimmt in diesem Punkt zirka 70% und die Hinterradbremse zirka
10% des vom THZ geförderten Volumens auf. Hier sei noch angemerkt, dass
bei der Bestimmung der pV-Kurven ab Messbeginn ein Druckanstieg in der
zu vermessenden Komponente detektiert werden konnte. Im realen System
hingegen ergeben sich weitere Leerwege, welche zu einer Verschiebung und
verzögertem Ansprechverhalten führen.

Der volumetrische Gesamtwirkungsgrad, also der Anteil des geförderten
Volumens welcher in die Radbremsen fließt, bewegt sich für den quasi-
statischen Fall für das untersuchte System bei Raumtemperatur in einem
Bereich von 0,75 - 0,8. In Abbildung 5.5b ist dieser für die beiden Hinterrad-
und Vorderradbremsen, sowie für die beiden Bremskreise dargestellt. Für die
Hinterradbremse liegt hierbei das Maximum gleich zu Beginn, da sie zu die-
sem Zeitpunkt im Verhältnis zur Vorderradbremse noch relativ viel Volumen
aufnimmt. Weiterhin sind Aufweitungseffekte beispielsweise der Schläuche
in diesem niedrigen Druckbereich noch sehr gering, nehmen bei gleichzeitig
zunehmender Steifigkeit der Radbremse im weiteren Verlauf aber deutlich
zu, wodurch das Absinken auf zirka 10% für Drücke über 100 bar erklärt
werden kann. Die Vorderradbremse besitzt ein relativ lange gleichbleibendes
Steifigkeitsverhalten, weshalb der Wert des effektiv eingehenden Volumens
bei 65% des in den betrachteten Bremskreis geförderten Volumens ab 50 bar
liegt.
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Abbildung 5.5.: Volumenaufnahme und volumetrischer Wirkungsgrad

5.3. Energieeffizienz und Energiebedarf

Eine weitere wichtige Charakteristik, welche im direkten Zusammenhang
zu den vorher beschriebenen Druck- und Volumenverlusten steht, ist die
Energieeffizienz des Bremssystems bzw. der Bremssystemarchitektur. Hier
soll im Folgenden zunächst die Phase Druckaufbau näher betrachtet und
anhand von Kenngrößen charakterisiert werden. Dieser Ansatz soll für un-
terschiedliche Architekturen hydraulischer Bremssysteme anwendbar sein,
siehe Abbildung 5.6.

Der Wirkungsgrad ist allgemein definiert als das Verhältnis von Nutzarbeit
bzw. -leistung zu zugeführter Arbeit bzw. Leistung

η =
Waus

Wein
=

Paus

Pein
. (5.7)
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FPed + FBKV

Wein Waus FB,1

FB,4

(a) Zentralistische Hilfskraftbremse

Wein Waus

FB,1

FB,4

PBremsmodul,1

PBremsmodul,4

(b) Dezentrale Fremdkraftbremse

Abbildung 5.6.: Schematische Darstellung der Kraftübertragung für unterschiedliche hydrauli-
sche Bremssystemarchitekturen

Für ein Hilfskraftbremssystem ergibt sich die auf die Hydraulik wirken-
de Gesamtkraft, gemäß Abbildung 5.6a, aus der Pedalkraft FPed und der
Hilfskraft durch den BKV FBKV , wodurch sich die eingebrachte Energie Wein

entsprechend ergibt zu

Wein =

s1∫
s0

FPed(s)ds+

t1∫
t0

PBKV (t)d t, (5.8)

wobei s1 der entsprechende Weg ist, der in der Zeitdauer t1 bis zum Errei-
chen eines bestimmten Zieldrucks bzw. Zielposition abgefahren wird. Die
zugeführte Leistung für die Erzeugung der Hilfskraft FBKV ist am Beispiel des
elektromechanischen Bremskraftverstärkers, die von dessen Leistungselek-
tronik von der Bordnetzbatterie bezogene Leistung PBKV mit dem Spannungs-
und Stromverlauf UBat und IBat , entsprechend zu

PBKV (t) = UBat(t)IBat(t). (5.9)

Für eine Fremdkraftbremse mit ebenfalls zentralistischer Architektur ent-
fällt die Pedalkraft FPed . Diese Art von Bremssystem ist eigentlich für einen
Vergleich mit einer dezentralen Fremdkraftbremse besser geeignet, da der
konzeptbedingte Anteil der Fahrerfußkraft der Hilfskraftbremse die Energie-
bilanz zum Nachteil der Fremdkraftbremse beeinflusst. Um die Ergebnisse

102



5.3. Energieeffizienz und Energiebedarf

auch für diese Art zukünftiger Systeme verwenden zu können, wird in diesem
Abschnitt der Wirkungsgrad des hydraulischen Netzwerks beschrieben, wel-
cher unabhängig von der Art (Hilfs- oder Fremdkraftbremse) ist, und rein die
zentralistische Architektur beschreibt. Der Vergleich der unterschiedlichen
Gesamtsysteme mit dem Gesamtwirkungsgrad erfolgt in Kapitel 6.5.3.

Die an den Radbremsen resultierende Nutzarbeit lässt sich aus der wirkenden
Kolbenkraft FBr,i und dem Verfahrweg des Bremskolbens sBk,i bestimmen
zu

Waus =
j=4∑
i=1

∫ sBk,i

s0

pBr,iABr,i ds, (5.10)

jedoch ist die Messung der Kraft an den Belägen sehr aufwändig und der
Verfahrweg extrem gering und daher schwierig exakt zu sensieren. Daher
wird als Alternative, welche sowohl in Messung als auch Simulation bestimmt
werden kann, die hydraulische Leistung Phydr = pBr,iQBr,i verwendet. Mit
der hydraulischen Leistung kann die Nutzarbeit Waus für die Radbremsen
entsprechend berechnet werden zu

Waus =
j=4∑
i=1

∫ t1

t0

pBr,iQBr,i d t. (5.11)

Die Betrachtung des Systems nur bis zum Radzylindereingang wird hier als
zulässig erachtet, da für diese Arbeit die Radbremse als solche unverändert
bleibt und daher immer mit dem gleichen Anteil in die Betrachtung ein-
geht. Die Bestimmung des Flusses gestaltet sich in der Simulation einfach.
Messtechnisch ist seine Bestimmung jedoch aufgrund der zum Teil sehr dy-
namischen Vorgänge mit kurzer Zeitdauer schwieriger. Die existierenden Vo-
lumenstrommesser weisen eine zu hohe Trägheit auf und würden außerdem
das Strömungsverhalten sowie den Druckaufbau und -abbau verfälschen. Im
Gegensatz dazu ist die Messung des Druckes am Rad mit wenig Aufwand
einfach in den Messaufbau integrierbar, wodurch die Raddrücke leicht ge-
messen werden können. Daher werden die pV-Kennlinien der Radbremsen
zu Hilfe genommen. Anhand dieser ist bei einem gemessenen Raddruck das
zugehörige Volumen bekannt, wodurch bei Änderung des Raddrucks auch
die Volumenänderung bestimmt werden kann, vergleiche Abbildung 5.7.
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tNtN

tn-1

tn+1tn

t0

V

dV

pn-1,mess pn+1,mess pN,mess p

Abbildung 5.7.: Bestimmung des Volumenstroms aus gemessenen Radbremsdrücken und
bekannter pV-Kennlinie

Dadurch ist es möglich, über die Bildung der Differenzen den mittleren
Volumenstrom QBr,n,i für die i-te Radbremse über einen Zeitschritt n ent-
sprechend

QBr,n,i =
dV
d t
=

V (pn+1)− V (pn−1)
tn+1 − tn−1

(5.12)

zu bestimmen.

Die Nutzarbeit Waus ergibt sich mit dem gemittelten Druck pBr,n,i dadurch
zu

Waus =
j=4∑
i=1

N∑
n=1

pBr,n,iQBr,n,i . (5.13)

Für den Gesamtwirkungsgrad eines Hilfskraftbremssystems ηges,zent ral folgt
damit unter Verwendung der numerischen Integration

ηges,zent ral =
Waus

Wein
=

∑ j=4
i=1

∑N
n=1 pBr,n,iQBr,n,i∑N

n=1 FPed,nΔsPed,n +
∑N

n=1 PBKV ,nΔtn

, (5.14)

wobei hier der Wirkungsgrad für jeden Schritt n berechnet wird.
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Für ein Fremdkraftbremssystem entfällt die Pedalkraft FPed . Für eine de-
zentrale radweise Druckerzeugung ergibt sich die eingebrachte Arbeit Wein

zu

Wein =
j=4∑
i=1

t1∫
t0

PBremsmodul,i(t)d t, (5.15)

wobei PBremsmodul die von einem Modul aufgenommene Leistung darstellt.
Entsprechend ergibt sich analog zu Gleichung (5.14) für den Gesamtwir-
kungsgrad eines dezentralen Fremdkraftbremssystems

ηges,dezent ral =

∑ j=4
i=1 ηi

4
=

∑ j=4
i=1

∑N
n=1 pBr,n,iQBr,n,i∑ j=4

i=1

∑N
n=1 PBremsmodul,n,iΔtn

. (5.16)

Der in Gleichung (5.14) und (5.16) beschriebene Gesamtwirkungsgrad ηges

kann in einen hydraulischen ηhydr und einen elektromechanischen ηelmech

Wirkungsgrad unterteilt werden. Für den hydraulischen Wirkungsgrad ergibt
sich die eingebrachte hydraulische Leistung Pein,T HZ in Form des vom THZ
bzw. der Pumpe geförderten Volumenstroms zu

Pein,T HZ =Qth,T HZ pT HZ = AT HZ vKol ben,T HZ pT HZ , (5.17)

mit dem theoretisch durch den THZ geförderten Volumenstrom Qth,T HZ bei
einem Druck am Erzeugungsort pT HZ . Für die Pumpen der Bremsmodule der
dezentralen Architektur ergibt sich die zugeführte Leistung Pein,Pumpe,i , unter
der Annahme QL = 0, zu

Pein,Pumpe,i = piQPumpe,i . (5.18)

Eingesetzt in Gleichung (5.7) ergibt sich mit Gleichung (5.13) als nutz-
bare Leistung an der Radbremse der hydraulische Wirkungsgrad für ein
Hilfskraftbremssystem ηhydr,zent ral entsprechend zu

ηhydr,zent ral =

∑ j=4
i=1

∑N
n=1 pBr,n,iQBr,n,i∑N

n=1 AT HZ vKol ben,T HZ ,npT HZ ,n

, (5.19)
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und für die dezentrale hydraulische Fremdkraftbremse mit Gleichung (5.18)
zu

ηhydr,dezent ral =

∑ j=4
i=1

∑N
n=1 pBr,n,iQBr,n,i∑ j=4

i=1

∑N
n=1 pn,iQPumpe,n,i

. (5.20)

Für die Betrachtung eines Einzelkreises mit zwei Radbremsen muss der
THZ-Volumenstrom entsprechend halbiert bzw. je ein Vorder- und ein Hin-
terradmodul ausgewertet werden.

Für die konventionelle zentrale hydraulische Bremssystemarchitektur ist der
hydraulische Wirkungsgrad für den Druckaufbau bei direkter Betätigung
ohne Bremskraftverstärker mit unterschiedlichen Zieldrücken in Abbildung
5.8 dargestellt. Der gezeigte hydraulische Wirkungsgrad ηhydr stellt hier-
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(b) Zieldruck 100 bar

Abbildung 5.8.: Hydraulischer Wirkungsgrad für Druckaufbau bei unterschiedlichen Tempera-
turen und Druckstangengeschwindigkeiten (THZ)

bei eine Überlagerung des volumetrischen Wirkungsgrades ηVol,Bremss ystem

(vgl. Kapitel 5.2), welcher primär druckabhängig ist und des strömungsin-
duzierten Wirkungsgrades ηSt r ömung , der wiederum von der Strömungsge-
schwindigkeit abhängig ist, dar. Der in Abbildung 5.8 gezeigte hydraulische
Wirkungsgrad würde bei einer Druckstangengeschwindigkeit von nahezu
null (quasi-statische Messung) und Raumtemperatur dem volumetrischen
Wirkungsgrad bei dem entsprechenden Druck, wie in Abbildung 5.5b dar-
gestellt, entsprechen. Die Verschiebung lässt sich durch die Leerwege im
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5.3. Energieeffizienz und Energiebedarf

System erklären, welche gerade für niedrige Zieldrücke noch dominanter in
die Gesamtwirkungsgradbilanz eingehen. Daher ist entgegen dem volume-
trischen Wirkungsgradverlauf die Abweichung hier größer. Der hydraulische
Wirkungsgrad ηhydr ist somit sowohl vom Fluss als auch vom Druck abhän-
gig

ηhydr = f (ηSt r ömung(Q),ηVol,Bremss ystem(p)). (5.21)

Die zuvor definierten Wirkungsgrade können nur für die Bestimmung der
Effizienz des Druckaufbaus verwendet werden. Sie geben nur Aufschluss
darüber, wie eine Eingangsenergie im System relativ für die Umwandlung
in Druck umgesetzt wird, jedoch keinen Anhalt wie viel Energie insgesamt
benötigt wird. Daher wird neben dem Wirkungsgrad auch die benötigte
mittlere Leistung bzw. der Energiebedarf für den Aufbau unterschiedlicher
Zieldrücke bei variierender Dynamik betrachtet, wie in Abbildung 5.9 dar-
gestellt. Dies entspricht der Energie, die am Ausgang des BKV zusammen
mit der überlagerten Fahrerfußkraft dem System zugeführt werden muss.

Die zugehörige benötigte mittlere Leistung, die von der Druckerzeugungs-
einheit im Mittel über den Bremsvorgang in das hydraulische Netzwerk
eingespeist werden muss, ist ebenfalls in Abbildung 5.9 dargestellt.

Für 100 bar Zieldruck und Raumtemperatur beträgt die maximale hydrauli-
sche Leistung 250 W.

Für die Betrachtung des gesamten Bremssystems muss die Wirkungsgrad-
kette noch um den elektromechanischen Wirkungsgrad ηelmech erweitert
werden, welcher die Umsetzung der vom Bordnetz benötigten Energie durch
die Leistungselektronik sowie den elektromechanischen Bremskraftverstär-
ker bzw. die Motor-Pumpen-Kombination beschreibt. Für ein Bremssystem
mit zentraler Druckerzeugung mithilfe eines elektromechanischen Brems-
kraftverstärkers ergibt sich dieser zu

ηelmech,zent ral =

∑N
n=1 FBKV ,Ausgang,nΔsAusgangsstange,n∑N

n=1 FPed,nΔsPed,n +
∑N

n=1 PBKV ,nΔtn

. (5.22)
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(b) Hydraulische Energie um 100 bar
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(c) Mittlere hydraulische Leistung für 10 bar
Radbremsdruck
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(d) Mittlere hydraulische Leistung für
100 bar Radbremsdruck

Abbildung 5.9.: Hydraulischer Energie- und Leistungsbedarf für unterschiedliche Zieldrücke
bei verschiedenen Temperaturen und Druckstangengeschwindigkeiten (THZ)
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5.3. Energieeffizienz und Energiebedarf

In diesem sind neben den elektrischen Verlusten auch die mechanischen
Verluste, beispielsweise durch das Getriebe des elektromechanischen Brems-
kraftverstärkers für die Wandlung von Rotation in Translation, enthalten. Für
die dezentrale hydraulische Fremdkraftbremse ergibt sich der elektromecha-
nische Wirkungsgrad, welcher unter anderem die Reibung der Motor-Pumpen
Kombination beinhaltet zu

ηelmech,dezent ral =

∑ j=4
i=1

∑N
n=1 MBremsmodul,i,nΔωMotorwel le,i,nΔtn∑ j=4

i=1

∑N
n=1 PBremsmodul,i,nΔtn

. (5.23)

Hierdurch lässt sich der Gesamtwirkungsgrad der Systeme für den Druckauf-
bau mit Gleichung (5.16) und (5.14) bestimmen, welcher sich entsprechend
aus

ηges,zent ral,elhyd = ηelmechηhydr (5.24)

zusammensetzt. Ergebnisse für den elektromechanischen und den Gesamt-
wirkungsgrad für unterschiedliche Druckaufbaudauern und Zieldrücke sind
in Abbildung 5.10 dargestellt. Es fällt auf, dass der Gesamtwirkungsgrad
des konventionellen Systems für Drücke ≤ 20 bar im Bereich um 10% und
darunter liegt. In diesem Betriebsbereich finden allerdings über 90% der
Bremsungen statt. In Abbildung 5.10 ist sowohl der direkt aus der Gesamt-
energiebilanz bestimmte Gesamtwirkungsgrad gemäß Gleichung (5.14) als
auch der aus den beiden Teilwirkungsgraden durch Multiplikation ermittelte
Wirkungsgrad nach Gleichung (5.24) dargestellt, wie bereits in Kapitel 5.3
beschrieben. Theoretisch müssten diese identisch sein. Jedoch weisen sie
zum Teil kleine Unterschiede auf (< 2%).
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Tendenziell liegt der aus den beiden Einzelwirkungsgraden ermittelte meist
leicht über dem aus der Gesamtenergiebilanz bestimmten Wirkungsgrad.
Der hydraulische Wirkungsgrad erreicht aufgrund seiner starken Abhängig-
keit von der Dynamik sein Maximum für die undynamischste Messreihe mit
1 s und 0,7 s Druckaufbaudauer. Mit abnehmender Druckaufbaudauer und
steigenden Zieldrücken steigt er, vergleiche Abbildung 5.10c und 5.10b.
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(c) Druckaufbaudauer: 5-30 bar 0,5 s und
50-90 bar 0,35 s

Abbildung 5.10.: Wirkungsgrade für Druckaufbau für unterschiedliche Zieldrücke, elektrome-
chanischer Wirkungsgrad ( ), hydraulischer Wirkungsgrad ( ), Gesamtwirkungsgrad
( ) und aus Teilwirkungsgraden ermittelter Gesamtwirkungsgrad ( )
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5.3. Energieeffizienz und Energiebedarf

Der elektromechanische Wirkungsgrad steigt mit zunehmender Dynamik
leicht an. Allerdings überwiegt für sehr dynamische Bremsungen der Ein-
bruch des hydraulischen Wirkungsgrades diesen, weshalb der Gesamtwir-
kungsgrad trotzdem leicht absinkt, wie in Abbildung 5.10c dargestellt ist.

Darüber hinaus ist in Phasen, in denen der Druck bzw. die Kraft bei einem
konstanten Wert gehalten wird, der Wirkungsgrad per Definition null. Dies
liegt daran, dass in solchen Phasen der hydraulische Fluss zu null wird,
wodurch die hydraulische Nutzleistung ebenfalls verschwindet. Da jedoch
im Betrieb eines Bremssystems neben Druckaufbau- auch Druckhalte- und
Druckabbauphasen üblich sind, wird hier, neben dem Wirkungsgrad für die
Bewertung der Energieeffizienz eines Systems, die mittlere Leistung Pges bzw.
benötigte Gesamtenergie WΣ,ges für das jeweilige Manöver bzw. Fahrzyklus
mit Gesamtdauer t ges verwendet

Pges =
WΣ,ges

t ges
=

WDruckau f bau +WDruckhal ten +WDruckabbau

tDruckau f bau + tDruckhal ten + tDruckabbau
. (5.25)

Ein Teil der für den Druckaufbau benötigten Energie wird für das Vorspan-
nen der Federelemente, welche eine sichere Rückstellung gewährleisten,
eingesetzt und senkt somit den Wirkungsgrad beim Druckaufbau. Da da-
durch jedoch potentielle Energie im System aufgebaut wird, wirkt sich diese
positiv für den Druckabbau aus, weshalb die ganzheitliche Betrachtung des
Bremsvorgangs wichtig ist.

In Abbildung 5.11 sind der Energie- und Leistungsbedarf für die Druck-
aufbaureihen mit unterschiedlicher Druckaufbauzeit dargestellt. Um ein
bestimmtes Druckniveau zu erreichen, ist unter der Voraussetzung, dass
keine Energieverluste im System auftreten, für dasselbe hydraulische System
immer der gleiche Energieaufwand notwendig. Die Unterschiede in Abbil-
dung 5.11a für die Messungen mit 0,35 s bis Zieldruckerreichung zeigen hier
leichte Abweichungen, da hier innere Verluste über die Drossel sich auf die
Gesamtenergiebilanz auswirken. Der Leistungsbedarf steigt entsprechend
mit der Dynamik im Verhältnis reziprok zur Zeitdauer. Die Energie- und
Leistungswerte werden betrachtet, da der Wirkungsgrad alleine nur eine
Aussage über die relative Umsetzung der Energien bzw. Leistung gibt.
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5. Eigenschaften konventioneller Bremssystemarchitektur

Für die Bewertung technischer Systeme ist jedoch die absolut benötigte
Energie bzw. Leistung auch ausschlaggebend.
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Abbildung 5.11.: Energie- und Leistungsbedarf für unterschiedliche Druckaufbauzeiten und
Zieldrücke, Messreihe mit 1 s für 0-30 bar und 0,7 s für 50-90 bar ( ), Messreihe mit 0,7 s
für 0-30 bar und 0,5 s für 50-90 bar ( ) und Messreihe mit 0,5 s für 0-30 bar und 0,35 s für
50-90 bar ( )

Ein weiterer interessanter Wert für den Vergleich von Bremssystemen, der
sowohl Aufschluss über deren Energiebedarf als auch deren Effizienz für
einen bestimmten Druckaufbau gibt, ist die mittels des Zielmanöverdrucks
pziel normalisierte benötigte Energie bzw. Leistung, welche die komplette
Wirkungsgradkette beinhaltet, also neben dem hydraulischen auch den me-
chanischen Anteil. Die normalisierte benötigte Energie wp bzw. Leistung pp

ergibt sich zu

wp =
Wges

pziel
bzw. pp =

Pges

pziel
, Einheit
�

J
bar

�
bzw.
�

W
bar

�
. (5.26)

In Abbildung 5.12 sind diese dargestellt. Es fällt auf, dass speziell für nied-
rige Drücke viel Energie mit dem konventionellen System benötigt wird.
Darüber hinaus ist wiederum der deutliche Anstieg der benötigten Leistung
bei Erhöhung der Dynamik in Abbildung 5.12b erkennbar, welcher mit den
hierdurch zunehmenden Drosselverlusten zu erklären ist.
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Abbildung 5.12.: Energie- und Leistungsbedarf für unterschiedliche Druckaufbauzeiten und
Zieldrücke, Messreihe mit 1 s für 0-30 bar und 0,7 s für 50-90 bar ( ), Messreihe mit 0,7 s
für 0-30 bar und 0,5 s für 50-90 bar ( ) und Messreihe mit 0,5 s für 0-30 bar und 0,35 s für
50-90 bar ( )

5.4. Druckaufbaudynamik

Die Druckaufbaudynamik gibt speziell für Notbremssituationen Aufschluss
darüber, wie schnell ein System in der Lage ist, einen bestimmten Druck
aufzubauen und erlaubt somit die Bewertung der Leistungsfähigkeit und
indirekt auch der Sicherheit des betrachteten Systems. Es sei jedoch ange-
merkt, dass neben einem schnellen Druckaufbau auch die Modulation des
Bremsdrucks für eine effiziente Abbremsung wichtig ist.

Definition und Zielwerte

Für die Druckaufbaudynamik wird als Referenzwert der Druck verwendet,
welcher benötigt wird, um das Rad zu blockieren [Bre12]. Allerdings ist die
Messstelle, an der dieser Druck im System erfasst wird, nicht durch eine Norm
festgeschrieben. Darüber hinaus wird in der Regel zur Bestimmung dieses
Wertes kein Fading, keine starke Vorerhitzung, oder andere Einflüsse mit
berücksichtigt. Für konventionelle Radbremsanlagen liegt das Druckniveau
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5. Eigenschaften konventioneller Bremssystemarchitektur

für die Bestimmung typischerweise um 100 bar. Für Fahrzeuge aus dem
A-Segment, wie das hier betrachtete Zielfahrzeug, liegt es etwas über 90 bar.
Für die Benennung der Zeitdauer bis zum Erreichen des Blockierdrucks
hat sich der Begriff Time To Lock (TTL) durchgesetzt. Diese resultierende
Zeitdauer tT T L lässt sich bestimmen aus der Differenz der Zeitdauer von der
Einleitung der Bremsung tBremsung,star t bis zum Erreichen des Blockierdrucks
tblockier zu

tT T L = tblockier − tBremsung,star t (5.27)

und wird typischerweise in Millisekunden angegeben. Für Systeme nach
Stand der Technik liegt diese Zeitspanne bei etwa 200-500 ms. Mit aktuellen
Systemen werden bereits teilweise Werte kleiner 200 ms erreicht. Das Errei-
chen einer bestimmten TTL ist notwendig, um nach den NCAP-Regularien
bei der jeweiligen Fahrzeugbewertung volle Punktzahl zu erhalten. Außer
der Zeitdauer kann auch der Gradient des Druckauf- bzw. -abbaus für die
Bewertung der Leistungsfähigkeit des Systems herangezogen werden. Für
den Druckaufbau werden als Zielwert 750 bar/s von [Bre12] angegeben,
was hier jedoch als sehr ambitioniert erachtet wird.

Die Druckaufbaudynamik steht in direktem Zusammenhang mit den zuvor
in Kapitel 5.1 und Kapitel 5.2 beschriebenen Druck- und Volumenverlusten.
Beide wirken sich auf die benötigte Zeitdauer tT T L bzw. den Druckgradien-
ten dp aus. Die Volumenverluste verursachen einen zusätzlich benötigten
Volumenstrom, für dessen Förderung zusätzliche Zeit benötigt wird und
die Druckverluste verursachen ein Absinken des Drucks durch hydraulische
Widerstände, welche auch wiederum durch zusätzlichen Verfahrweg des
THZ ausgeglichen werden müssen.

Die folgenden Messungen sind für eine bessere Übertragbarkeit der Ergeb-
nisse, z.B. auf zentrale Fremdkraftbremssysteme, ohne BKV aufgenommen
worden. In Abbildung 5.13 ist ein dynamischer Druckaufbau dargestellt
sowie die charakteristische Zeit bis zum Erreichen des Blockierdrucks (TTL)
im THZ und den Radbremsen eingezeichnet. Hierbei wird als Beginn der
Bremsung das Verfahren der Druckstange und als Messstelle für den Ziel-
druck der Hauptbremszylinder gewählt. Es fällt auf, dass bei Erreichen des
Blockierdrucks im THZ die beiden Raddrücke noch deutlich geringere Werte
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aufweisen. Es sei angemerkt, dass aufgrund des passiv betriebenen Hydro-
aggregats keine elektronische Bremskraftverteilung (EBD) aktiv ist, weshalb
die eigentliche Bedrosselung und damit verbundene Reduzierung des Rad-
drucks an der Hinterachse nicht stattfinden kann. Diese wird im Vollsystem
eingesetzt, um ein Überbremsen der Hinterachse zu vermeiden. In der vorlie-
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Abbildung 5.13.: Definition Durckaufbaudynamikzeit und Zeitverzug bei hoher Druckstangen-
geschwindigkeit: Druckstangenweg [mm] ( ), Druckverlauf THZ ( ), rechtes Vorderrad
( ), linkes Hinterrad ( )

genden Arbeit liegt der Fokus speziell auf den Einflüssen der Architektur des
hydraulischen Netzwerks, auf die Übertragung der Kräfte. Um die Effizienz
des Systems in Bezug auf die Dynamik beschreiben zu können, wird im
Weiteren neben der Betrachtung der absoluten TTL-Dauer auch der relative
Unterschied zwischen Erreichen des Blockierdrucks im THZ tblockier,T HZ zu
dem jeweiligen Rad tblockier,Rad mit untersucht, welcher sich ergibt zu

ΔtT T L = tblockier,Rad − tblockier,T HZ . (5.28)
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Für den in Abbildung 5.13 gezeigten Fall, erreicht das rechte Vorderrad den
Blockierdruck im Vergleich zum THZ Druck erst etwaΔtT T L,VR = 40 ms später.
Aufgrund der stark gesunkenen TTL-Zeiten für Bremssysteme ergibt sich hier
ein Unterschied je nach Messstelle von zirka 25%. Dies zeigt, dass gerade
für die Vergleichbarkeit zukünftiger hochdynamischer Systeme die genaue
Festlegung der Messstelle wichtig ist. Hier wird für die weitere Betrachtung
der jeweilige Raddruck als Zielmessstelle zur Bestimmung der Druckaufbau-
dynamik verwendet.

In Abbildung 5.14 ist die Dauer bis zum Erreichen des Blockierdrucks über
den für Bremssysteme relevanten Geschwindigkeits- und Temperaturbereich
aufgetragen. Hierbei werden nur Werte kleiner 500 ms dargestellt, da dieser
Wert typischerweise die Obergrenze aktuell im Fahrzeug verbauter Systeme,
vornehmlich mit Unterdruckbremskraftverstärker, im Notbremsfall darstellt.
Aus dem Verlauf der Fläche lässt sich erkennen, dass mit zunehmender
Druckstangengeschwindigkeit des THZ-Plungers die TTL für die gezeigte
Vorderradbremse in eine asymptotische Sättigung um 200 ms läuft. Auch bei
weiterer Erhöhung der Druckstangengeschwindigkeit deutet sich aufgrund
der Übertragungszeit des eingesetzten hydraulischen Netzwerks an, dass
Werte unter 150 ms mit der bestehenden Architektur kaum erreicht werden
können. Es sei angemerkt, dass die für Niedertemperatur niedrigeren TTL-
Werte aufgrund der Zunahme der Steifigkeit des Fluids nur erreicht werden
können, weil der verwendete Aktuator hier deutlich leistungsfähiger als die
im Fahrzeug eingesetzten Bremskraftverstärker ist.

In Abbildung 5.15 ist der relative ZeitunterschiedΔtT T L für das rechte Vorder-
rad und linke Hinterrad, welche einen Bremskreis bilden, über der Tempera-
tur und der Druckstangengeschwindigkeit aufgetragen. Bei Raumtemperatur
ergibt sich für die Vorderradbremse ein maximaler Wert von ca. 45 ms und
für die Hinterradbremse von ca. 20 ms. Der unerwartet geringe Wert für
die Hinterradbremse lässt sich wiederum durch die pV-Charakteristik und
dem damit deutlich steiferen Verhalten der bei Kleinfahrzeugen eingesetzten
Trommelbremse erklären.
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Abbildung 5.14.: Zeit bis zum Erreichen des Blockierdruckniveaus an der Vorderradbremse
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Abbildung 5.15.: Zeitverzug ΔtT T L zwischen THZ und Radbremse bei Erreichen des Blockier-
drucks von 100 bar im THZ

Anhand der Messreihe mit Drucksensoren an allen Radbremsen kann der
Unterschied zwischen den einzelnen Rädern mit gleichartiger Radbremse
genauer untersucht werden. Hierfür ist in Abbildung 5.16 die Differenz des
Zeitverzugs bis zum Erreichen des Blockierdrucks für die Vorder- und Hin-
terradbremsen dargestellt. Da der Druckaufbau ausreichend dynamisch sein
muss, wird nur der Wertebereich ab 50 mm/s betrachtet, bei welchem für
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die absolute TTL Werte kleiner 500 ms erzielt werden. Für den gesamten
Messbereich liegt, wie in Abbildung 5.16a zu sehen, der Zeitverzug für das
vordere rechte Rad über dem vorderen linken Rad, was sich durch die länge-
ren Leitungswege erklären lässt. Für Raum- und Hochtemperatur liegen die
Unterschiede im einstelligen Millisekunden Bereich, erst für Tiefsttemperatur
werden Werte über 20 ms erreicht. Auch die weiter entfernte rechte Hinter-
radbremse weist durchgängig höhere Werte auf, vergleiche Abbildung 5.16b.
Auffällig ist hierbei, dass die Differenz der Zeitwerte tendenziell mit steigen-
der Geschwindigkeit ansteigt, wohingegen für die Vorderradbremse diese
tendenziell leicht abnehmen. Auch hier werden erst bei Tiefsttemperatur
durchgängig Unterschiede über 20 ms erreicht.
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Abbildung 5.16.: Differenz Zeitverzug der tT T L Werte zwischen den Radbremsen der jeweiligen
Achse bei Erreichen des Blockierdrucks von 100 bar im THZ

5.5. Druckabbaudynamik

Die letzte Phase, die neben Druckaufbau und Druckhalten bei hydraulischen
Bremssystemen, eine wichtige Rolle spielt, ist der Druckabbau. Ein dynami-
scher Druckabbau ermöglicht beispielsweise eine effiziente Umsetzung von
Sicherheitsfunktionen wie ABS.
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5.5. Druckabbaudynamik

Weiterhin ist der Druckabbau im Normalbetrieb unter ein bestimmtes Druck-
niveau erstrebenswert, um nach einem abgeschlossenen Bremsvorgang ein
möglichst geringes Restbremsmoment zu erreichen. Dadurch geht weniger
Antriebsenergie in unerwünschtes Restreibbremsen aufgrund noch leicht
anliegender Bremsbeläge verloren. In dieser Phase wird die zuvor aufgebaute
potentielle Energie in Form von vorgespannten Elastizitäten im Bremssys-
tem und der Fluidsäule für die Rückstellung des Systems verwendet. Ein
mögliches Bewertungskriterium für die Güte des Bremsdruckabbaus eines
hydraulischen Bremssystems ist der Gradient des Druckabbaus ḋ pDruckabbau.
Dieser ergibt sich aus der Zeitdauer tp→p0

, die das System beim Lösen des
Bremspedals benötigt, um unter einen gewissen Druckschwellwert p0 zu
gelangen,

ḋ pDruckabbau =
dp
d t
=

p1 − p0

tp1→p0

. (5.29)

Der Bremsenprüfstand kann weder das schnelle Lösen des Pedals nach abge-
schlossener Bremsung noch eine ABS-Modulation abbilden. Daher wird für
die Bewertung dieser Eigenschaft auf Fahrzeugmessungen mit dem Zielfahr-
zeug zurückgegriffen. In Abbildung 5.17a ist der Druckabfall nach dem Lösen
des Pedals, siehe Kraftverlauf der Pedalkraft, nach einer abgeschlossenen
Stillstandsbremsung dargestellt.

Darüber hinaus ist in Abbildung 5.17b der Druckabbau beispielhaft während
der Modulation im ABS-Fall dargestellt. Der hier nicht abgebildete THZ-
Druck bewegt sich im Bereich von 200 bar und wird entsprechend durch das
Hydroaggregat reduziert. Ein typischer Zielwert für den Druckabbaugradi-
enten ist in [Bre12] mit 1000 bar

s angegeben. Da der Druckabbaugradient
von unterschiedlichen Faktoren wie Ausgangsdruck und vorheriger Brems-
betätigung abhängt wird an dieser Stelle darauf verzichtet einen bestimmten
Zielwert anzugeben.
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Abbildung 5.17.: Druckabbaudynamik für unterschiedliche Bremsungen aus Fahrzeugmessun-
gen bei 15 Umgebungstemperatur mit den Drücken THZ ( ), VR ( ), HL ( ) und
Pedalkraft [N] ( )

5.6. Einfluss von Einzelkomponenten in einer
konventionellen Bremssystemarchitektur bei
repräsentativen Manövern

Im Folgenden sollen die zuvor beschriebenen Kennzahlen exemplarisch
für zwei sehr gegensätzliche charakteristische Bremsungen angewendet
werden. Hierbei wird auch der Einfluss einzelner Komponenten auf das
Systemverhalten, wie in [Rie16b] beschrieben, untersucht.

Modellvarianten

Für die Untersuchung werden vier unterschiedlich detaillierte Modellva-
rianten verwendet, wie in Abbildung 5.18 dargestellt. Hierbei entspricht
Modellvariante 4 dem kompletten Bremssystem mit allen Komponenten des
realen Systems. Das verwendete Modell weist eine sehr gute Übereinstim-
mung für die gezeigte Komfortbremsung in Abbildung 4.15a auf.
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5.6. Einfluss von Einzelkomponenten bei konventioneller Bremssystemarchitektur

Abbildung 5.18.: Modellvarianten: 1 ideal; 2 ohne Hydroaggregat, mit Schläuchen; 3 mit
Hydroaggregat, ohne Schläuche und 4 reales System [Rie16b]

Die Varianten sind entsprechend gewählt, um den Einfluss der für die zen-
tralistische Architektur typischen Komponenten Hydroaggregat (Ventilblock)
und Schlauchelemente zu untersuchen. Modellvariante 1 entspricht hierbei
dem idealen System, in welchem alle Leitungen als starr ausgeführt sind und
das Hydroaggregat entfällt. Die weiteren Varianten 2 (ohne Hydroaggregat,
mit Schlauchelementen) und 3 (mit Hydroaggregat, ohne Schlauchelemente)
dienen dazu, den Einfluss der beiden Komponentenarten auf die Systemleis-
tung getrennt betrachten zu können.

Komfortbremsung

Die im Folgenden untersuchte Komfortbremsung mit niedrigem Zieldruck
und langer Aufbaudauer ist ein Beispiel aus der stark anwachsenden Gruppe
der Bremsungen bei niedrigem Druck (vgl. Kapitel 3.4, Abbildung 3.9). Diese
sind speziell für Bremssysteme in Elektrofahrzeugen aufgrund ihrer Auf-
trittshäufigkeit zukünftig besonders wichtig. Wie bereits in Abbildung 4.15
gezeigt, korreliert das für die Untersuchung verwendete Simulationsmodell
für den Bereich der Komfortbremsungen sehr gut mit den Messdaten.

Die Radbremsen haben aufgrund ihrer Charakteristik einen großen Einfluss
auf den erreichbaren maximalen Wirkungsgrad des Gesamtsystems. Zunächst
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5. Eigenschaften konventioneller Bremssystemarchitektur

muss ein gewisses Volumen (Totvolumen) in die Radbremsen verschoben
werden, bevor ein erster Druckanstieg gemessen werden kann. Der Anteil
der Scheibenbremsen ist aufgrund ihrer generell deutlich höheren Volumen-
aufnahme auch hierbei deutlich größer als der der Trommelbremsen. Die
Radbremsen werden im Rahmen dieser Arbeit jedoch nicht verändert. Neben
den Radbremsen reduziert auch die Volumenaufnahme des THZ den erreich-
baren Gesamtwirkungsgrad weiter. Da jedoch der Fokus dieser Arbeit auf
dem Netzwerk für die Übertragung zwischen diesen beiden Komponenten
liegt, werden diese beiden Komponenten als vorgegeben angenommen.

Um die Effizienz des Systems bei diesen Bremsungen bewerten zu können,
wird für den jeweiligen Druckaufbau, von Initiierung bis Erreichen des Ziel-
drucks, der mittlere hydraulische Wirkungsgrad für das Manöver ermittelt.

Für diese Art von Bremsmanövern spielt Dynamik keine wichtige Rolle, was
sich auch an dem geringen Absinken des hydraulischen Wirkungsgrades
durch Drosselverluste bei den Modellvarianten 3 und 4 mit Hydroaggregat in
Abbildung 5.19 zeigt. Alle Wirkungsgradverläufe zeigen zunächst bei Brem-
sungsinitiierung einen Totbereich auf. Die kurze Störung bei 0,55 s ist durch
eine kurze Unstetigkeit in der Bremskraftverstärkung, einer Schwankung
der Drehzahl des Motors, zu erklären.
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Abbildung 5.19.: Wirkungsgradverlauf für Komfortbremsung mit Zieldruck 20 bar, Modellva-
riante: 1 ideal ( ), 2 ohne Hydroaggregat mit Schläuchen ( ), 3 mit Hydroaggregat
ohne Schläuche ( ) und 4 mit Hydroaggregat und Schläuchen ( ) [Rie16b]
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5.6. Einfluss von Einzelkomponenten bei konventioneller Bremssystemarchitektur

Der mittlere Wirkungsgrad für das Gesamtsystem (Modellvariante 4) liegt
bei 38%. Das Weglassen von Ventilen oder Schlauchelementen erhöht den
Wirkungsgrad lediglich um jeweils 3%. Für das ideale System (Variante 1)
ergibt sich ein Wirkungsgrad von 44%. Der erreichbare Wirkungsgrad ist
auch für das ideale System unerwartet gering. Weiterhin überrascht es, dass
die Ventile auch bei dieser undynamischen Bremsung sich ähnlich auf das
Gesamtverhalten auswirken wie die Schlauchelemente. Durch Eliminieren
des Leerwegs des THZs zu Beginn lässt sich der hydraulische Wirkungsgrad
auf 53% und durch zusätzliches Eliminieren der THZ-Volumenaufnahme
weiter auf 58% erhöhen. Der Hauptanteil der restlichen 40% geht aufgrund
der Radbremsencharakteristik verloren. Der Einfluss der Schlauchelemente
ist unerwartet gering. Bei der genaueren Analyse der Schläuche zeigt sich,
dass es sich bei den verwendeten Schläuchen um neue Schläuche aus der
Kategorie mit niedrigem Expansionsverhalten [Sae13] handelt, daher soll
in diesem Unterkapitel auch der Einfluss bei einer Variation innerhalb der
zulässigen Norm genauer untersucht werden.

Notfallbremsung

Obwohl Notfallbremsungen (≥ 1 g) statistisch weniger als 0,01% der Brem-
sungen eines Bremssystemlebens ausmachen, besitzen sie aufgrund ihrer Kri-
tikalität und den Anforderungen an ein sicherheitskritisches System oberste
Priorität. In Abbildung 5.20 ist ein solch hochdynamischer Druckaufbau dar-
gestellt. Es wird der Vergleich der Messdaten mit Simulationsergebnissen für
Modellvariante 4 gezeigt. Da die Identifikation der Einzelkomponenten nur
statisch möglich ist, ist die Aussagekraft des Modells bei hochdynamischen
Druckaufbauten begrenzt. Für die weitere Analyse wird jedoch lediglich
der erste Druckanstieg bis zum Erreichen des Blockierdrucks verwendet,
für welchen die Simulation durch die richtig abgebildete Steifigkeit des Ge-
samtsystems eine gute Übereinstimmung mit den Messdaten aufweist. Der
Prüfstand selbst ist aufgrund fehlenden EBD und weiterer aktiver Hydroag-
gregatfunktionalitäten nur in der Lage Daten für diesen ersten Druckanstieg
zu liefern. Daher wird es als zulässig erachtet das Modell zu verwenden, um
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5. Eigenschaften konventioneller Bremssystemarchitektur

erste Aussagen über den Einfluss der Einzelkomponenten auf das System-
verhalten im Hinblick auf die Druckaufbaudynamik zu treffen.
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Abbildung 5.20.: Druckaufbau bei Notfallbremsung simuliert mit Modellvariante 4, THZ sim
( ), THZ mess ( ), rechtes Vorderrad sim ( ), rechtes Vorderrad mess ( ),
linkes Hinterrad sim ( ), linkes Hinterrad mess ( ) [Rie16b]

Für die unterschiedlichen Modellvarianten werden die Simulationsergebnis-
se anhand der Dauer für das Erreichen von 90 bar (TTL), dem Blockierdruck
des untersuchten Fahrzeugs, verglichen. Für die rechte Vorderradbremse
wird bei der exemplarisch untersuchten Beispielbremsung der Blockierdruck
nach 245 ms erreicht. Der Zeitunterschied zwischen THZ und Radbremse bis
zum Erreichen des Blockierdrucks beträgt für Modell 1 und 2 zirka 10 ms.
Für das Vollsystem (Modell 4) steigt dieser Zeitverzug auf etwas über 50 ms
an. Dies zeigt, dass eine Überbrückung der Ventile in speziellen hochdynami-
schen Druckaufbausituationen das Potential hat die Druckaufbaudauer um
bis zu 40 ms zu senken, was für TTLs unter 200 ms einem nicht zu vernach-
lässigenden Zeitanteil entspricht. Hierfür könnten beispielsweise Ventile,
welche für einen hohen Durchfluss optimiert sind eingesetzt werden. Vergli-
chen mit den in Abschnitt 5.4 gezeigten Ergebnissen für den Zeitverzug der
Vorderradbremse liegt dieser hier um etwa 10 ms höher. Dies kann durch
die zusätzliche Trägheit und Leerweg des elektromechanischen Bremskraft-
verstärkers erklärt werden, da bei den Untersuchungen in Abschnitt 5.4
direkt der THZ betätigt wird. Eine Betrachtung der Druckunterschiede bei
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Erreichen des Blockierdrucks im THZ (vergleiche Abschnitt 5.1 dp100,T HZ-
Wert) zeigt für die Modellvarianten ohne Hydroaggregat nahezu keinen
Unterschied, wohingegen für die Modelle 3 und 4 der Raddruck gerade dem
halben Blockierdruck entspricht.

Variation der Schlauchcharakteristik

Wie bereits zuvor beschrieben, handelt es sich bei den verwendeten Schläu-
chen um neue Schläuche aus der Kategorie mit sehr geringer Volumenauf-
nahme [Sae13]. Aus den Untersuchungen von [Ant10] geht hervor, dass sich
die Volumenaufnahme über Lebensdauer aufgrund von Verschleiß nahezu
verdoppeln kann. Der maximal zulässige Wert nach SAE Standard [Sae13]
bei 103 bar Druck, für Schläuche mit sehr geringer Expansion, liegt bei
1,38 cm3

m und für normale Expansion bei 2,59 cm3

m . Die Volumenaufnahme der

verwendeten Schlauchelemente für die Vorderradbremse liegt bei 0,6 cm3

m .
Im Weiteren wird die Volumenaufnahme der Schlauchelemente innerhalb
der durch die Norm zulässigen Grenzen variiert, um unter anderem Effekte
wie Alterung auf die Leistungsfähigkeit des Gesamtsystems zu bewerten. Die
Volumenaufnahme der verbauten Schlauchelemente wird um einen Faktor 2,
3 und 4, wie in Abbildung 5.21a dargestellt, variiert. Selbst bei einer Erhö-
hung um einen Faktor 4 liegen die Schläuche noch unterhalb der zulässigen
Grenze für normal expansive Bremsschläuche.

Die Auswirkungen auf den Wirkungsgrad für die zuvor in Abbildung 4.15
gezeigte Komfortbremsung sind in Abbildung 5.21b zu sehen. Eine Abnahme
des Wirkungsgrades von 38% auf 36% bei Verdopplung der Volumenaufnah-
me und auf 32% bei Vervierfachung kann beobachtet werden.

Neben dem Wirkungsgrad sind die Auswirkungen für hochdynamische Brem-
sungen von Interesse. Bereits für die durch Verschleiß typische Verdopplung
des Volumenbedarfs über Lebensdauer steigt die Zeitdauer bis zum Erreichen
des Blockierdrucks für die Vorderradbremse um 16 ms und für die Hinterrad-
bremse um 13 ms, wie in Tabelle 5.1 dargestellt ist. Durch die Verwendung
von Schläuchen aus der Kategorie der normalen Volumenaufnahme steigt
bereits die TTL an den Vorder- und Hinterrädern um zirka 30 ms an. Der
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Abbildung 5.21.: Einfluss der Schlauchelemente auf das Gesamtsystem, Original ( ),
Faktor 2 ( ), Faktor 3 ( ), Faktor 4 ( ) [Rie16b]

Wirkungsgrad sinkt für eine verdreifachte Volumenaufnahme vom Original-
aufbau von 21% auf 16%. Für eine Vervierfachung der Volumenaufnahme
kann für das untersuchte Beispielmanöver der Blockierdruck nicht mehr
erreicht werden, es müsste der Verfahrweg des THZs entsprechend erhöht
werden, um diesen weiterhin zu erreichen. Die Wichtigkeit der Verwendung
entsprechend geeigneter Schläuche für hoch dynamische Bremssysteme mit
sehr niedriger TTL wird aus dieser Untersuchung ersichtlich.

Tabelle 5.1.: Ergebnisse für Variation der Schlauchvolumenaufnahme

Variante tT T L VR ΔtT T L

THZ-VR
tT T L HL ΔtT T L

THZ-HL
mittl.
Wirk-
ungsgrad

Original 245 ms 52 ms 218 ms 25 ms 21%
Faktor 2 261 ms 58 ms 231 ms 28 ms 18%
Faktor 3 278 ms 65 ms 246 ms 33 ms 16%
Faktor 4 Blockierwert wird nicht mehr erreicht
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5.7. Schlussfolgerungen und Empfehlungen für
den Entwurf eines alternativen Bremssystems

In Tabelle 5.2 werden die Schlussfolgerungen aus der Untersuchung des kon-
ventionellen hydraulischen Systems zusammengefasst und Empfehlungen
für den Entwurf eines neuartigen hydraulischen Bremssystems gegeben.

Tabelle 5.2.: Schlussfolgerungen und Empfehlungen

Schlussfolgerungen Zentrale hydr. Bremssystemarchitektur

Komfortbremsungen Volumenverluste und Leerwege Haupteinflussfaktoren
für hydraulischen Wirkungsgrad

THZ: Volumenverluste ∼15%

Bremsschläuche: Bei Volumenaufnahme innerhalb zu-
lässiger Norm Einfluss <10%

Radbremsen: Erheblicher Einfluss durch Totvolumen-
charakteristik, z.B. Lüftspiel

Notfallbremsungen Zeitverzug für Erreichen des Blockierdrucks von THZ
zu Vorderrad von bis zu 50 ms

Einhaltung der Messstelle für die Blockierdruckbestim-
mung notwendig, da der ZeitunterschiedΔtT T L THZ zu
Rad für Architekturen nach Stand der Technik bereits
25-30% beträgt

hochdynamischer BKV: Minderwertiges Leitungssys-
tem (z.B. Schläuche) kann die TTL bereits um 30 ms
erhöhen

Empfehlungen Neuartiges hydraulisches Bremssystem

Hohe durchgängige Systemqualität für max. System-
performance

Volumenverluste minimieren, wie z.B. Leerwege

Falls möglich Entfall der Schlauchelemente für hohe
Dynamik über Lebensdauer und Maximierung des hy-
draulischen Wirkungsgrads

Entfall Einlassventil für hohe Druckaufbaudynamik
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6. Entwurf eines alternativen
Bremssystemkonzepts

Das in diesem Kapitel näher betrachtete alternative Bremssystemkonzept
lässt sich den dezentralen Bremssystemen zuordnen. Es wird zunächst kurz
auf den Stand der Technik dezentraler hydraulischer Bremssysteme einge-
gangen, um im Anschluss auf das untersuchte Konzept und dessen Eigen-
schaften im Vergleich zu dem bereits zuvor vorgestellten konventionellen
Bremssystem überzugehen.

6.1. Eigenschaften dezentraler Bremssysteme

Das alternative Bremssystem muss allen Anforderungen aus Kapitel 3.4
gerecht werden. Es wird im Folgenden angestrebt für möglichst viele dieser
Anforderungen den Nachweis für deren Erfüllung zu erbringen. Für einen Teil
der Anforderungen ist es aufgrund ihrer komplexen Wirkzusammenhänge
nur experimentell durch Prototypen möglich, deren Erfüllung nachzuweisen,
was den Rahmen dieser Arbeit übersteigt.

Kurzübersicht Stand der Technik dezentrale hydraulische Bremssysteme

Das Konzept einer radindividuellen Druckerzeugung ist nicht neu, es wurde
bisher allerdings hauptsächlich in Patentschriften beschrieben und kaum
mit dem Ziel der tatsächlichen Umsetzung untersucht. Bereits [Dro94] be-
schreibt eine radindividuelle radnahe Druckerzeugung mit der Besonderheit,
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6. Entwurf eines alternativen Bremssystemkonzepts

dass die Drehbewegung für das Antreiben der Pumpe nicht von einem Elek-
tromotor ausgeht, sondern die Radrotation selbst genutzt wird. Gegen die
dort beschriebene Anbringung am Rad spricht die zu dieser Zeit hohe Masse
eines ABS ähnlichen Systems von geschätzten 3− 4 kg und ein Bauraum-
volumen von mindestens 2 l. Die Möglichkeit zur Umsetzung eines solchen
Konzepts wurde am Rande dieser Arbeit in [Stu14] untersucht. Es konnte
in simulativen Vorbetrachtungen gezeigt werden, dass mit heutigem Stand
der Technik (Ventile, Pumpe) prinzipiell ein solches Konzept inklusive aller
üblichen Bremsfunktionalitäten umgesetzt werden kann. Allerdings wird
dieses Konzept nicht weiter verfolgt, da der Aufwand und die Komplexität für
die Kopplung und Entkopplung an die Raddrehung als unverhältnismäßig
hoch angesehen werden.

Anstelle einer Motor-Pumpenkombination, bei welcher der rotierende Motor
die Pumpe direkt antreibt, existieren Konzepte, bei welchen die Rotation
über ein Kugelumlaufgetriebe in eine Translation überführt wird. Bei diesen
wird ein Plunger in einem Zylinder verfahren und entsprechend Bremsfluid
bewegt. Von [Pen98] wird eine radindividuelle Anbringung eines translato-
rischen Motor-Plunger Konzepts beschrieben. Dieses Wirkprinzip wird von
[Wan13], [Wan14b] und [Gon14] aufgegriffen und in ihren Arbeiten bis zum
Prototypen umgesetzt. Eine Weiterentwicklung dieses Konzepts entstand im
Rahmen der Untersuchungen dieser Arbeit und wird in [Rie17b] beschrie-
ben. Ein solches Konzept zeichnet sich durch ein sehr hohes Kraftpotential
und schnelle Druckaufbauzeiten aus. Allerdings sind die Nachteile in Bezug
auf Kosten, Gewicht und Bauraumbedarf selbst bei paralleler Anordnung
von Motor und Getriebe enorm, da z.B. verhältnismäßig teure Komponenten
wie das Kugelumlaufgetriebe viermal verbaut werden müssten.

Die Möglichkeit der aktiven radnahen Druckerzeugung mittels einer Motor-
Pumpenkombination wird in [Die01] beschrieben. Wobei unterschiedliche
Pumpentypen sowie eine direkte Förderung mit und ohne Drosseleinrichtung
beschrieben werden. Allerdings ist die Drosselvorrichtung, welche für einen
geregelten Druckabbau notwendig ist, im Druckaufbaupfad. Dies verschlech-
tert die Energieeffizenz und Dynamik beim Druckaufbau. Dieses Prinzip wird
von [Wol01] für die radschlupfabhängige Steuerung um ein Druckaufbau-
und Druckabbauventil erweitert. Nachteil dieser Erweiterung ist allerdings,
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6.1. Eigenschaften dezentraler Bremssysteme

dass der Druckaufbau immer durch das Einlassventil erfolgt. Auf Basis des
Vorteils der radbedarfsgerechten Volumenförderung solcher Konzepte wird
ein neuartiges dezentrales Bremssystemkonzept vorgestellt, welches die
zuvor beschriebenen Nachteile beseitigt.

Vorstellung des untersuchten dezentralen hydraulischen
Bremssystemkonzepts

Das hier vorgestellte dezentrale hydraulische Konzept, zu sehen in Abbildung
6.1, besitzt den grundsätzlichen Aufbau eines By-Wire-Systems, welches je-
doch als Wirkprinzip am Rad weiterhin auf die Hydraulik setzt. Dies bietet
die Möglichkeit, die Vorteile eines By-Wire-Systems mit denen eines kon-
ventionellen hydraulischen Bremssystems mit hydraulischer Übersetzung zu
verbinden, wodurch kompakte Module möglich sind.
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Bremswunsch

Pedal-
simulator

Pedalwegsensor

BM BMBrems
Modul

Radbremse

Energie-
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Abbildung 6.1.: Schema Gesamtsystem Alternativkonzept
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Für die Betätigung durch den Fahrer wird ein Pedalsimulator mit redundanter
Pedalwegsensorik benötigt, welcher dem Fahrer ein möglichst realistisches
Pedalgefühl vermitteln soll. Alternativ kann eine Betätigung bei hochauto-
matisierten oder autonomen Fahrzeugen auch vom Fahrzeug selbst ausgelöst
werden, wie in Abbildung 6.1 zu sehen ist. Weitere Vor- und Nachteile von
dezentralen By-Wire-Systemen gegenüber einer konventionellen zentralen
Bremssystemarchitektur sind in Tabelle 6.1 aufgelistet. In Tabelle 6.2 werden
speziell Vorteile des neuartigen dezentralen hydraulischen By-Wire-Systems
gegenüber konventionellen Bremssystemen und trockenen elektromechani-
schen Bremssystemen genannt. Für die Erzeugung eines Bremsmoments am
Rad ist jeweils ein solches Hydroaggregat vorgesehen. Für die eigentliche
Druckerzeugung wird eine Motor-Pumpenkombination, welche aus einem
Reservoir bzw. Niederdruckspeicher Fluid zur Radbremse fördert, eingesetzt.
Zusätzlich wird für die ausreichend genaue Einstellung des Druckes sowie
zur Realisierung eines schnellen Druckabbaus eine Druckregelventilschal-
tung benötigt. Genauer werden die in dieser Arbeit betrachteten Konzepte
in Kapitel 6.2.1 vorgestellt.

Jedes Modul ist mit einem eigenen Steuergerät ausgestattet, welches unter
anderem die Ansteuerung der Ventile übernimmt. Übergeordnet ist zudem
ein weiteres zentrales Steuergerät notwendig, welches die Module, beispiels-
weise im ESP-Fall, koordiniert.

6.2. Konzepte und Varianten

Im Folgenden werden kurz zwei der vielversprechendsten Varianten des
hydraulischen Bremsmoduls vorgestellt, für welches im Anschluss auch eine
kurze analytische Betrachtung folgt.

6.2.1. Lösungsraum: Vorstellung untersuchter Varianten

Für die Umsetzung des in Abbildung 6.1 gezeigten Gesamtsystems wer-
den vier dezentrale hydraulische Aktoren benötigt. Um die Gesamtzahl an
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Komponenten und die Kosten gering zu halten, ist ein Ziel mit so wenig
Einzelkomponenten wie möglich die geforderten Bremsfunktionalitäten um-
zusetzen. Im Anhang in Abbildung A.5 sind alle in Betracht gezogenen
Konzepte dargestellt. Hierbei sind auch Konzepte mit Hochdruckspeicher
enthalten. Allerdings ist ein Ausschlusskriterium für Hochdruckspeicher
die Gewährleistung der Dichtheit und die aus den Anforderungen für den
Bauraum sich ergebende radnahe (karosserieseitige) bzw. radintegrierte
(fahrwerksseitige) Anbringung. Zusätzlich ist für eine energetisch sinnvolle
Einbindung eines Hochdruckspeichers eine entsprechende Ventilschaltung
notwendig, welche z.B. vermeidet, dass die Pumpe immer den Speicherdruck
gegenhalten muss, wodurch jedoch die Komplexität der Bremsmodule deut-
lich ansteigt. Weiterhin ist bei einer bidirektionalen Pumpe die Umsetzung
einer ABS-Funktionalität ohne zusätzliches Auslassventil kaum darstellbar,
wodurch der eigentliche Mehrwert einer solchen Pumpenart bei gleichzeiti-
gem Kostenanstieg nicht wirklich ausgeschöpft werden kann.

Tabelle 6.1.: Übersicht Vor- und Nachteile dezentraler By-Wire-Systeme gegenüber konventio-
nellen zentralen Bremssystemen

Vorteile Nachteile

Rückfallebene bei Einfachfehler besser
als bei II- oder X-Aufteilung

zusätzlicher Pedalsimulator notwendig,
redundante Pedalsensorik

Entkopplung→ Freiheitsgrad kein mechanischer Durchgriff
radindividuelle Einleitung von Bremsmo-
menten, Rekuperation möglich

Zunahme Gesamtmasse Rad bei rad-
integrierter Anbringung

radindividuelle Beeinflussung der Bremsstei-
figkeit→ Abhilfe bei Bremsenquietschen

hochsicheres Bordnetz muss gewährleis-
tet sein, Redundanz bei Elektrofahrzeu-
gen/autonomen Fzg. gegeben

NVH: Abstand zu Spritzwand→ keine Un-
terbodenanregung durch Rohre

Bauteilbelastung bei radfester Anbringung

Entfall bzw. sehr kurze Leitungen→Mon-
tageaufwand → Entfall der Leitungsver-
luste
niedrige Druckaufbauzeiten
Bauraumgewinn
Funktionsintegration: Aktuierung und Mo-
dulation kombiniert
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6. Entwurf eines alternativen Bremssystemkonzepts

Tabelle 6.2.: Übersicht Vorteile dezentrales hydraulisches By-Wire-System

Vorteile Verglichenes System

hydraulische Übersetzung nutzbar EMB
Gewichtsreduktion konvent. System & EMB
Kostenreduktion konvent. System & EMB
Flexibilität: rad- oder karosserieseitige An-
bringung möglich

EMB

In Abbildung 6.2 sind die beiden näher untersuchten Varianten für ein Brems-
modul des dezentralen hydraulischen Bremssystems dargestellt.

(a) Variante mit Ein- und Auslass-
ventil

(b) Variante mit nur einem Auslass-
ventil [Bel16]

Abbildung 6.2.: Übersicht untersuchte Hydraulikschemata für Bremsmodul des Alternativkon-
zepts

Die Simulationsergebnisse zeigen, dass bei der Variante mit Ein- und Aus-
lassventil (Abbildung 6.2a), das Einlassventil kaum für die Regelung des
Bremsdrucks eingesetzt wird. Es dient nicht wie beim konventionellen Sys-
tem der radbedarfsgerechten Begrenzung des Fluidstroms. Aufgrund der
Drosseleigenschaften verursacht es eine Verschlechterung der Energieef-
fizienz und wirkt verzögernd bei schnellem Druckaufbau. Daher wird für
die weitere Betrachtung die Variante ohne Einlassventil favorisiert. Da das
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6.2. Konzepte und Varianten

Auslassventil neben dem Vollöffnen im Fall des Radblockierens auch Zwi-
schenstellungen abbilden können muss, um beispielsweise Teilbremsungen
zu realisieren, ist dieses als Stetigventil ausgeführt.

6.2.2. Analytische Betrachtung Alternativkonzept

Für das in Abbildung 6.2b dargestellte Konzept mit einem Auslassventil wird
im Folgenden das Gesamtgleichungssystem, bestehend aus den zuvor in
Kapitel 2.1.2 beschriebenen Komponentengleichungen mit den jeweiligen
Zustandsvariablen, bestimmt. Dieses wird unter anderem für die im Wei-
teren vorgestellte Regelung verwendet. Durch Einsetzen der Gleichung für
das Lastmoment der Pumpe (2.6) in die Motorgleichung (2.17) und unter
Verwendung des effektiven Volumenstroms aus dem Produkt des geometri-
schen Flusses (2.5) mit dem volumetrischen Wirkungsgrad ergibt sich die
Winkelbeschleunigung zu

dn
d t
=

1
Jrot

�
kT iA− kRn− πd2

K e nsin(nt)pRad

nηges

�
(6.1)

mit der Rotorträgheit Jrot , der Drehmomentkonstanten des Motors kT , dem
Strom iA und der Reibungskonstanten kR. Unter der Annahme, dass der Druck
im Reservoir atmosphärisch ist, ergibt sich Δp = pRad . Die weiteren Größen
können der Pumpe zugeordnet werden und sind der Kolbendurchmesser dK ,
die Exzentrizität e, sowie der Pumpenwirkungsgrad ηges.

Die Stromänderung ist unter anderem abhängig von der Pumpendrehzahl n
und der induzierten Spannungskonstanten ki und wird beschrieben durch

diA
d t
= (uA− RAiA− kin)

1
LA

, (6.2)

mit dem Widerstand RA, der Induktivität LA und dem Strom iA sowie der
Spannung uA des Ankerkreises.
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6. Entwurf eines alternativen Bremssystemkonzepts

Für die Beschreibung des Auslassventilverhaltens ergibt sich die Zustands-
gleichung für die Stößelgeschwindigkeit

d
d t

zAV = żAV (6.3)

und, basierend auf der Kraftbilanz am Ventilstößel nach Gleichung (2.8),
die Stößelbeschleunigung entsprechend zu

d
d t

żAV =
1

mAV
(FMag(IAV , zAV )− F0 − zAV cAV,Fed)

− żAV dvisk − pRadAhyd , (6.4)

mit der Stößelmasse mAV , der spulenstrom- und positionsabhängigen Ma-
gnetkraft FMag , der Vorspannkraft der Ventilfeder F0, der Ventilfederkon-
stanten cAV,Fed , der viskosen Dämpfungskonstanten dvisk sowie der effektiven
hydraulischen Fläche des Ventilstößels Ahyd .

Die Volumenänderung im Radbremszylinder d
d t VRad ergibt sich aus der Dif-

ferenz des effektiven Förderstroms der Radialkolbenpumpe QRKP,e und dem
Fluss durch das Auslassventil QAV zu

d
d t

VRad =QRKP,e −QAV = πd2
K eηvolωsin(nt)−αD,AV AAV

√√2Δp
ρ

, (6.5)

wobei der Durchfluss über das Ventil anhand der Drosselgleichung mittels
des Drosselbeiwerts αD,AV , der Ventilöffnungsfläche AAV , der Druckdifferenz
der Ventilseiten Δp und der Fluiddichte ρ beschrieben wird. Die Ventilöff-
nungsfläche AAV ist wiederum von der Stößelposition zAV abhängig.

Die Nichtlinearität des Radbremsdrucks pRad in Abhängigkeit des Volumens
VRad wird anhand der zuvor vermessenen Radbremskennlinie wiedergege-
ben

pRad = f (VRad). (6.6)
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6.2. Konzepte und Varianten

Das vereinfachte Gleichungssystem zur Beschreibung des nichtlinearen
Bremsmodulverhaltens ergibt sich entsprechend der zuvor beschriebenen
Gleichungen zu

d
d t

⎡
⎢⎢⎢⎢⎣

n
iA

zAV

żAV

VRad

⎤
⎥⎥⎥⎥⎦ =
⎡
⎢⎢⎢⎢⎣

f1(iA, n, VRad)
f2(uA, iA, n)

f3(żAV )
f4(IAV , zAV , żAV , VRad)

f5(zAV , VRad)

⎤
⎥⎥⎥⎥⎦ . (6.7)

6.2.3. Designbestimmung

Für die Designfindung wird die in Abbildung 6.2b gezeigte und zuvor be-
schriebene Variante verwendet. Hierbei wird davon ausgegangen, dass das
eingesetzte Auslassventil bereits für den radindividuellen Einsatz optimiert
ist, da es im konventionellen System auch radindividuell zum Einsatz kommt.

Die Maximaldruckanforderung wird auch weiterhin vom Fadingfall bestimmt,
weshalb der bereitzustellende Höchstdruck für das System mit 160 bar am
Rad angenommen wird. Für die Stellgenauigkeit des Druckes muss eine
langsam zunehmende Kraftaufbringung gewährleistet werden können. Das
benötigte Volumen und somit auch der Volumenstrom sind aufgrund der
radindividuellen Versorgung geringer als bei zentraler Anordnung. Für die
Dynamikanforderung am Rad wird eine Dynamik von 200 ms verwendet,
welche bei konventionellen Systemen zirka 150 ms am THZ entsprechen
würde. Darüber hinaus wird bei der Auslegung angenommen, dass durch
entsprechende intelligente ADAS-Systeme eine frühzeitige Erkennung und
Einleitung von Notfallbremsungen möglich sein wird. So gibt [Kel14] ein
Potential zur Steigerung der Früherkennung von Fußgängerbewegungen
durch Machine-Learning-Algorithmen von zirka 200 ms an.
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6. Entwurf eines alternativen Bremssystemkonzepts

Designziele

Die Ziele für die Ermittlung der Designparameter lassen sich aus dem in Kapi-
tel 3.4 gezeigten Lastkollektiv (vgl. Abbildung 3.9) und den Verschiebungen
ableiten:

1) minimale Zeitdauer zum Aufbau des Blockierdrucks TTL ≤ 200 ms für
Notfallbremsungen,

2) möglichst energieoptimaler Aufbau von niedrigen Drücken bis 30 bar,

3) Erreichen von 160 bar für Fadingfall sicherstellen.

Diese Hauptziele stellen in sich bereits einen Zielkonflikt dar, da sie jeweils
zu unterschiedlichen Designparametersätzen führen würden. Beispielsweise
ist für einen möglichst niedrigen TTL-Wert ein hoher Kolbendurchmesser
vorteilhaft, dieser würde allerdings aufgrund des dadurch erhöhten Moments
zu einer Maximalstromerhöhung führen. Den besten Kompromiss zu finden
ist Aufgabe der im folgenden durchgeführten Designparameterbestimmung.
Hierbei müssen auch weitere Nebenbedingungen wie beispielsweise der
maximal zulässige vom Bordnetz bezogene Strom je Modul Imax ,Bord mit
berücksichtigt werden.

Designparameterwahl

Erste Abschätzungen des benötigten Pumpen-Motor-Moments für 160 bar
und der zu erreichenden Dynamik zeigen, dass um beide Ziele zu erfüllen,
als Antriebsmotor der kleinste für Hydroaggregate verfügbare Gleichstrom-
motor benötigt wird. Da für diesen Motor Messdaten vorhanden sind, wird
das hier verwendete vereinfachte Motormodell mit diesen entsprechend
validiert. Um eine möglichst gute Aussagesicherheit für das Gesamtmodell
des Bremsmoduls zu erreichen, wird dieses Motorsimulationsmodell im
Weiteren als Basisantriebsmotor für die Bremsmodule verwendet.

Die Hauptdesignparameter der Pumpe sind die Exzentrizität e und der Pum-
penkolbendurchmesser dKol ben. Fertigungs- und festigkeitsbedingt ergeben
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6.2. Konzepte und Varianten

sich für den Kolbendurchmesser und für die Exzentrizität maximal zulässige
Werte. In Abbildung 6.3 sind die den Designraum einschränkenden Grenz-
kurven für die Pumpe in Bezug auf Pumpendurchmesser und Exzentrizität
für das Vorder- und Hinterachsbremsmodul aufgetragen. Diese Grenzkuren
werden anhand von Parametervariation in den in Frage kommenden zulässi-
gen Designgrenzen der beiden Parameter jeweils für jede Achse ermittelt. Die
Eckpunkte der zulässigen Designgrenzen stellen die Punkte P1 bis P4 dar. Um
ausreichend Reserve für die Regelung über den Elektromotor zu besitzen,
wird eine Reserve von 10% mit berücksichtigt. Hierbei entspricht die obere
Grenzkurve den maximal zulässigen Kombinationen von Pumpendurchmes-
ser und Exzentrizität mit welchen die geforderten 160 bar im Fadingfall
erreicht werden können. Die untere Kurve beschreibt die Mindestwerte für
die Designpaare, welche die geforderte Dynamik in Form des Grenzwerts
für die TTL erreichen. Für das Hinterachsmodul ergeben sich aufgrund des
geringen Volumenbedarfs kleinere Durchmesser und Exzentrizitätswerte,
um die gewünschte Dynamik zu erreichen. Die obere Grenzkurve für das
Erreichen von 160 bar entfällt hier, da durch die Motorwahl ausreichend
Drehmoment für das Erreichen des Fadingdruckes im möglichen Wertebe-
reich vorhanden ist.
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(b) Hinteres Bremsmodul

Abbildung 6.3.: Designraum mit zulässigen Parameterkombinationen für Pumpendurchmes-
ser dK und Exzentrizität e, Beschränkung durch TTL 200 ms-Grenze ( ) und p 160 bar-
Druckgrenze ( )
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6. Entwurf eines alternativen Bremssystemkonzepts

Für die weitere Parameterfestlegung wird das Energieoptimum (Kriterium
2) gesucht. Hierfür wird der Energiebedarf für moderate Druckaufbauten
im Bereich bis 30 bar betrachtet. Anhand einer Parametervariation über den
definierten Designraum werden mögliche Wertekombinationen überprüft.
Die Untersuchung der Eckpunkte P1-P4 liefert bereits eine erste Aussage.
Diese ergibt für den minimalen Energiebedarf die Werte entlang der TTL-
Grenzlinie von P1 zu P2 und hier im Speziellen das Minimum für die maximal
erlaubte Exzentrizität im Punkt P2 selbst. Dies lässt sich damit erklären, dass
der benötigte Strom für den Druckaufbau mit dem Lastmoment zusammen-
hängt, welches, wie in Gleichung (6.1) vorher zu sehen, quadratisch mit
dem Kolbendurchmesser der Pumpe dK skaliert. Die Exzentrizität hingegen
geht in das Lastmoment linear ein. Der zulässige Wertebereich darf nicht
überschritten werden, weshalb das in Abbildung 6.3a gezeigte Designpaar
im Punkt P2 gewählt wird.

Für die Hinterachse ergeben sich aufgrund der deutlich geringeren Volumen-
aufnahme der Trommelbremse entsprechend kleinere benötigte Durchmesser-
und Exzentrizitätswerte, um die geforderte Dynamik zu erreichen, wie in
Abbildung 6.3b zu sehen ist. Dies führt gleichzeitig auch dazu, dass aufgrund
des verfügbaren Drehmoments des Pumpenantriebs die Grenzlinie für das
Erreichen des Fadingdruckes außerhalb der Designgrenzen verläuft. Die
Wahl eines eher kleineren Kolbendurchmesser ist zudem günstig, speziell
für das Einstellen von kleinen Drücken, da dadurch das geförderte Volu-
men pro Umdrehung auch entsprechend geringer ist. Dies ist insbesondere
für die Hinterachse relevant, da der Druck-Volumengradient wegen der
Trommelbremsencharakteristik schnell sehr steil verläuft. Durch die Wahl
eines möglichst kleinen Durchmessers kann außerdem der benötigte Strom
gering gehalten werden, was sich günstig auf den von allen Bremsmodulen
zusammen vom Bordnetz bezogenen Maximalstrom auswirkt.
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6.3. Simulation und Regelung

Im folgenden Abschnitt wird, wie in Kapitel 4.4.2 Abbildung 4.16 dargestellt,
zunächst die dem Fahrzeugmodell nachgelagerte Regelung kurz vorgestellt,
bevor im Anschluss daran auf die über das Co-Simulationsinterface angebun-
dene Modellierung des Bremssystemkonzepts selbst eingegangen wird.

6.3.1. Regelungskonzepte

Das Ziel bei der Auslegung der Regelung ist es, im Komfortbereich mög-
lichst energieeffizient den Druck einzuregeln. Hierfür wird versucht, den
benötigten Zieldruck anhand der Pumpe bereits genau einzustellen und
möglichst nicht das Auslassventil zu betätigen. Dies soll verhindern, dass die
eingebrachte Energie in das System ungenutzt bleibt. Außerdem benötigt das
Magnetventil selbst wiederum Energie für die Betätigung. Die Grundstruktur
der Regelungsstrategie ist im Rahmen von [Sch16] entstanden, weshalb hier
nur kurz auf den wesentlichen Funktionsablauf eingegangen wird.

Die Regelung eines Bremsmoduls ist schematisch in Abbildung 6.4 zu sehen.
Sie erhält aus dem zuvor in Kapitel 4.4.2 beschriebenen Fahrzeugmodell den
Referenzdruck pre f als Eingang, welcher zuvor noch das ABS-Untermodell
durchläuft und bei Aktivierung entsprechend angepasst wird. Außerdem
geht der gemessene aktuelle Ist-Druck im Bremsmodul pIst in die Regelung
ein. Der Referenzdruck pre f wird verwendet, um die Ableitung, also die Re-
ferenzdruckänderung, zu bestimmen. Des Weiteren wird über ein Kennfeld
das Referenzvolumen bestimmt und daraus wiederum die Referenzvolu-
menänderung ermittelt. Diese Referenzänderungen für Druck und Volumen
sowie die Regelabweichung des Druckes Δp = pre f − pIst , gehen in die
Vorsteuerung für die Ermittlung des Ventilstroms des Auslassventils IAV ein.
Die Vorsteuerung wird aktiv, sobald die RegelabweichungΔp negativ ist und
ein Druckabbau erforderlich wird. Hierin wird anhand der zuvor ermittelten
Referenzdruck- und Referenzvolumenänderung eine Sollposition für das Ven-
til ermittelt, für welche die entsprechend benötigte Magnetkraft FMag und
daraus schließlich der notwendige Strom IAV errechnet wird. Das Prinzip der
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Ventilvorsteuerung basiert auf der in Gleichung (6.4) gezeigten Kräftebilanz.
Aufgrund von Einschränkungen bezüglich des Kommunikationsintervalls im
realen Fahrzeug ist eine kontinuierliche Regelung des Auslassventils nicht
möglich. Um trotzdem den Anforderungen an die Druckstellgenauigkeit
gerecht zu werden, wird der Vorsteuerung zusätzlich ein Steuerstrom Puls-
regler überlagert. In diesen gehen der Istdruck pIst , sowie die Regeldifferenz
Δp als auch die zulässigen Toleranzen in Abhängigkeit vom Druckniveau
ein. Überschreitet beispielsweise der Druck die zulässige Grenze, gibt der
zusätzliche Steuerstrom einen Strompuls zum Öffnen des Ventils aus.

Abbildung 6.4.: Übersicht Motor- und Ventilregelung

In die vorgelagerte Drehzahlregelung der Pumpe zur Referenzdrehzahlbe-
stimmung nre f ,P gehen der Istdruck pIst sowie die Druckregeldifferenz Δp
ein. Grundvoraussetzung für das Einschalten des Drehzahlregelungsblockes
ist ein gewünschter Druckaufbau, also Δp positiv. Die Drehzahlvorregelung
basiert grundsätzlich auf einem PID-Regler, allerdings wird für die Berück-
sichtigung des stark nichtlinearen Verlaufs der pV-Kennlinie der KP Faktor der
Regelung druckabhängig adaptiv angepasst. Hierdurch wird bei niedrigem
Druck ein hoher und bei hohem Druck ein geringerer Volumenstrom gene-
riert. Im Anschluss daran wird das Referenzdrehzahlsignal nre f ,P durch den
Block für Sondersituationen zu einem nachgelagerten PID-Drehzahlregler
geführt, welcher entsprechend den Restfehler ausregelt.
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Im Falle einer Notfallbremsung liegt der Fokus rein auf maximaler Dynamik.
Hierfür wird eine zur Radbremskennlinie inverse Verstärkung verwendet,
um dadurch die Volumenaufnahmecharakteristik der Radbremse zu kom-
pensieren. In diesem Fall wird mit der Pumpe mit dem maximal verfügbaren
Strom Imax schnellstmöglich der Blockierdruck aufgebaut. Bei Erkennen ei-
nes ABS-Falls wird das Ventil für ein Kommunikationsintervall geöffnet und
aufgrund der sehr geringen Induktivität, und dem damit verbundenen sehr
schnellen Druckabfall, im nächsten Intervall wieder geschlossen. Der sehr
schnelle Druckabfall sorgt dafür, dass selbst während des Schließvorgangs
des Ventils der Druck weiter abfällt. Sollte der Druck dennoch weiterhin
zu hoch sein, wird das Ventil im nächsten Kommunikationsintervall erneut
geöffnet.

Nicht dargestellt in Abbildung 6.4 ist der Teil, welcher eine Pre-Fill Funk-
tion, ein Vorbefüllen der Radbremse beinhaltet. Hierfür werden auch das
Beschleunigungs- und Geschwindigkeitssignal benötigt. Diese Funktion wird
nicht für die im Folgenden dargestellten Ergebnisse verwendet, da das System
bereits grundsätzlich eine höhere Steifigkeit besitzt, weshalb ein Vorspannen
in diesem Rahmen nicht mitbetrachtet wird.

6.3.2. Simulation des alternativen Bremssystemkonzepts

Das alternative Bremssystemkonzept bestehend aus Motor, Exzenter und
Pumpe wird in AMESim modelliert. Die Vorderachsvariante wird über das
zuvor ermittelte Modell des Vorderradschlauches mit der Radbremse ver-
bunden, siehe Abbildung 6.5. Als Eingangssignale erhält das Bremsmodul
von der Regelung die Motorankerspannung UA und den Ventilstrom IAV des
Auslassventils. Gleichzeitig gibt es über das Interface der Co-Simulation den
Ist-Druck pIst und die Ist-Motordrehzahl der Pumpe nIst,P an das Fahrzeug-
modell und die Regelung zurück.

Weiterhin ist das Modell so aufgebaut, dass geometrisch abhängige Grö-
ßen, wie Leckage oder Kolbenmasse, entsprechend dem gewählten Kolben-
durchmesser berechnet werden. Die beiden gezeigten um 180° zueinander
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Abbildung 6.5.: Modell des Bremsmoduls in AMESim

versetzten Pumpelementmodelle beinhalten neben Leckage- und Totvolu-
meneffekten auch das dynamische Verhalten der Rückschlagventile, welche
das Ansaug- und Ausstoßverhalten wesentlich beeinflussen. Das Auslass-
ventilmodell basiert auf einem bereits validierten Modell und wird hier
unverändert verwendet, um eine hohe Aussagekraft der Simulationsergeb-
nisse sicherzustellen und nebenbei den Aufwand für eine Modellierung und
Validierung zu reduzieren.

Der Gleichstrommotor liefert in Abhängigkeit der Ankerspannung UA und
des Lastmoments MLast eine Drehzahl an die Exzenterwelle mit ihren No-
cken. In Abbildung 6.6 ist der Vergleich des verwendeten Motormodells mit
Messdaten zu sehen. Für diese wird die sich einstellende Drehzahl bei einer
definierten Last ermittelt. Die Exzenterverläufe, dargestellt im Anhang in
Abbildung A.4, sind entsprechend der in Kapitel 6.2.3 ermittelten Werte
für Vorder- und Hinterachse als Hub über den Winkel im Exzentermodell
enthalten.
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Das Summenlastmoment der Nocken der beiden Pumpelemente wird zum
Elektromotor zurückgeführt. Hierbei wird sowohl die Reibung der Kolben-
bewegung als auch die eigentliche Reibung des Motors mitberücksichtigt.
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Abbildung 6.6.: Gleichstrommotormodell, Drehzahl simuliert ( ) und gemessen ( ), Strom
simuliert ( ) und gemessen ( )

6.4. Konstruktion Alternativkonzept

Für die Konstruktion der Bremsmodule des Alternativkonzepts wird eine
möglichst günstige Anordnung der benötigten Einzelkomponenten ange-
strebt. Der Hydraulikblock aus Aluminium muss alle Einzelkomponenten
aufnehmen und miteinander entsprechend verbinden und ist somit das we-
sentliche Bauteil des Moduls.

Einflussgrößen - Designparameter

Die wesentlichen Komponenten für die Umsetzung aller wesentlichen Brems-
funktionalitäten sind für das in Kapitel 6.2.1 gezeigte Konzept: die Radialkol-
benpumpe mit ihren zwei Pumpelementen, der Elektromotor mit Exzenter,
das Reservoir bzw. der Fluidspeicher, ein Drucksensor sowie ein Auslassven-
til. Weitere Komponenten, die in der schematischen Abbildung 6.2b nicht
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6. Entwurf eines alternativen Bremssystemkonzepts

dargestellt sind, sind das Steuergerät sowie der Hydraulikblock selbst, in dem
die Komponenten entsprechend untergebracht werden müssen. Im Steuer-
gerät sind im Wesentlichen die Elektronik zum Auslesen des Drucksensors,
die Leistungselektronik sowie die Magnete für die Ansteuerung der Ventile
enthalten. Der Hydraulikblock beinhaltet das Leitungssystem in Form von
Bohrungen.

Ein Hauptziel bei der Konstruktion der Bremsmodule ist eine möglichst
kompakte Bauweise, welche mit dem in Kapitel 3.3 ermittelten verfügba-
ren Bauraum kompatibel ist. Die Bauraumanforderung sowie die Lastfälle
(mechanisch, thermisch) stellen äußere Zwangsbedingungen an das Design
der Bremsmodule dar. Durch die jeweilige Charakteristik der Einzelkompo-
nenten ist für einige von ihnen eine bestimmte Positionierung zueinander
Voraussetzung für ein korrektes Funktionieren bzw. stellen sich bestimmte
Einbaupositionen als besonders günstig für den Betrieb dar, hieraus ergeben
sich weitere innere Zwangsbedingungen. Beispielsweise ist eine senkrech-
te Anordnung der Pumpelemente zur Exzenterachse eine Vorgabe für das
korrekte Funktionieren der Motor-Pumpen Kombination. Weiterhin ist eine
gegenseitige Abstützung der Pumpelemente über den Exzenter besonders
vorteilhaft in Bezug auf Verschleiß, weshalb eine gegenüberliegende Positio-
nierung im Weiteren verfolgt wird. Die Umsetzung einer Phasenverschiebung
der Pumpelemente von 180° ist hiermit mit einfachsten Mitteln umsetzbar.
Aus dieser Forderung ergibt sich die Lage der Saug- und Druckkanäle für
die Versorgung der Pumpelemente. Für die Druckmessung und Regelung
des Drucks über das Auslassventil folgt für den entsprechenden Kanal als
Bedingung eine Lage nahe am Gehäuserand auf der Steuergeräteseite. Die
Lage des Drucksensors und des Auslassventils gibt wiederum die Anbringung
des Steuergerätes vor. Für das Auslassventil wird eine Position senkrecht zur
Hochachse des Fahrzeugs bevorzugt, um ein ungewolltes Öffnen bei ent-
sprechender Anbringung und Anregung durch die Fahrbahn auszuschließen.

Die Bremsmodule für Vorder- und Hinterachse des Zielfahrzeugs unterschei-
den sich aufgrund der unterschiedlichen Radbremstypen. Für die Vorder-
radscheibenbremse muss wegen des deutlich größeren Bremszylinders und
der größeren Verschleißnachstellung deutlich mehr Volumen vorgehalten
werden. Da das Reservoir für Bremssysteme aus Kunststoff besteht, gibt es
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bei der Formgebung gewisse Freiheiten. Die Trommelbremse an der Hin-
terachse benötigt aufgrund ihrer Volumenaufnahmecharakteristik und sehr
geringen Verschleißnachstellung ein Zehntel dieses Vorhaltevolumens. Hier-
durch ergibt sich die Möglichkeit, einen kleinen Fluidspeicher direkt in den
Hydraulikblock zu integrieren, wie in Abbildung 6.7a zu sehen ist.

Unter Einbeziehung aller Zwangsbedingungen werden mögliche Designs
für die beiden Bremsmodule mit dem Ziel möglichst geringer Bohrungsan-
zahl erstellt und bewertet. In Abbildung 6.7b ist das ausgewählte Design
des Hydraulikblocks für die Hinterachse mit den entsprechenden Bohrun-
gen dargestellt. Die Kanäle im Hydraulikblock lassen sich in Saug- (blau)
und Druckkanäle (rot) einordnen, je nachdem ob sie zum Ansaugen des
drucklosen Fluids in die Pumpelemente dienen oder von dort den Fluss zur
Radbremse und damit den Druck liefern. Die konstruierten Bremsmodu-
le sind in der gezeigten Form auch für einen Großteil der in Kapitel 3.3
betrachteten Fahrzeuge einsetzbar.

(a) Bremsmodul Hinterachse mit inte-
griertem Fluidspeicher (blau)

(b) Bohrungsbild Hydraulikblock mit integrier-
tem Fluidspeicher

Abbildung 6.7.: Übersicht Zusammenbau und Bohrungsbild für das hintere Bremsmodul des
Alternativkonzepts [Rie18]
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6.5. Vergleich des Alternativkonzepts mit dem
konventionellen System

Der Vergleich des konventionellen Hilfskraftbremssystems mit dem in dieser
Arbeit vorgestellten dezentralen hydraulischen By-Wire-System gestaltet sich
wegen der grundlegenden Unterschiede der Konzepte teilweise schwierig.
So wird beispielsweise bei der Hilfskraftbremse durch die Kopplung mit
dem Fahrer tendenziell mehr Druck aufgebaut als für die Umsetzung des
eigentlichen Bremswunsches notwendig ist.

6.5.1. Druckverluste

Aufgrund der in Kapitel 5.7 beschriebenen abgeleiteten Designeigenschaften
für das alternative Konzept, ist ein Druckverlust wie in einem konventionellen
hydraulischen Bremssystem nicht mehr messbar. Dies liegt zum einen an der
drastischen Verkürzung des hydraulischen Pfades von Druckerzeugungsort
zur Radbremse. Zum anderen daran, dass auf dem Pfad zur Radbremse
auf Drosselstellen, wie beim konventionellen System beispielsweise das
Einlassventil, verzichtet wird. Hierdurch wird erreicht, dass der Druck direkt
an der Radbremse anliegt, wodurch ein dp-Wert wie für das konventionelle
System in Kapitel 5.1 beschrieben nicht mehr messbar ist.

6.5.2. Volumenverluste

Die Volumenverluste des konventionellen Systems sind bereits in Kapitel 5.2
vorgestellt worden. Der Sinn dieser Kennzahl ist es, eine Aussage darüber
zu machen, welcher Anteil des ursprünglich von einer Pumpvorrichtung
geförderten Volumens bei quasi-statischen Druckaufbau an seinen Zielort,
hier den Radbremsen, gelangt. Für das konventionelle System sind dies im
linearen Bereich ab 30 bar zirka 80% des ab diesem Druck geförderten Volu-
mens. Für einen quasi-statischen Druckaufbau bis 20 bar liegt der gemittelte
volumetrische Wirkungsgrad über den Druckaufbau bei knapp über 50%.
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Für das Alternativkonzept liegt der volumetrische Wirkungsgrad für einen
quasi-statischen Druckaufbau auf 20 bar für das Vorderrad bei über 90%. Die
Möglichkeit der direkten starren Anbindung durch Verrohrung ergibt für die
Hinterachse einen volumetrischen Wirkungsgrad ηvol von nahezu eins. Dies
bedeutet, dass im Mittel das Alternativkonzept auf den gesamten Bremskreis
bezogen nur die halbe Menge an Volumen fördern muss, um 20 bar Druck
aufzubauen.
Ein Nachteil der Darstellung in Abbildung 6.8 für das konventionelle System
ist, dass der Anteil, der verschoben werden muss, um 1 bar Druck zu errei-
chen, verursacht durch Leerwege und Aufweitungseffekte, nicht sichtbar
ist. Es wird nahezu die Hälfte des geförderten Volumens rein für die Über-
windung von Leerwegen und der Kompensation von Aufweitungseffekten
benötigt. Für das Alternativkonzept kann aufgrund der geänderten Archi-
tektur und dem Entfall von Leerwegen direkt Volumen in die Radbremse
gefördert werden, wie in Abbildung 6.8 zu sehen ist. Mit zunehmendem
Druck ist ein Absinken durch Aufweitungseffekte im Bremsschlauch zu er-
kennen. Es sei noch angemerkt, dass im Idealfall bei direkter Anbringung des
Vorderradsystems am Rad die Volumenverluste prinzipiell dann komplett
entfallen würden.

6.5.3. Energieeffizienz Gesamtsystem

Für die Betrachtung der Energieeffizienz werden Bremsungen mit für Brems-
systeme typischen Druckaufbauzeiten durchgeführt. Dies erfolgt sowohl am
Prüfstand mit dem konventionellen System als auch in der Simulation mit
dem Alternativkonzept jeweils bei Raumtemperatur.

Druckaufbau Einzelmanöver Komfortbremsung

Etwas genauer soll kurz auf die Einzelbremsung mit einem Zieldruck von
20 bar eingegangen werden, welche auch in [Rie17c] untersucht wird. In
Abbildung 6.9a ist der Druckaufbau für beide Systeme zu sehen. Hierbei ist
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Abbildung 6.8.: Vergleich volumetrischer Wirkungsgrad bei quasistatischem Druckaufbau des
Alternativkonzepts ( ) mit konventionellem Bremssystem ( )

sicherzustellen, dass beide eine möglichst ähnliche Druckaufbaucharakteris-
tik und Zeitdauer aufweisen, um eine gute Vergleichbarkeit zu gewährleisten.
Weiterhin ist der Unterschied eines Druckaufbaus mit einem Plungerkonzept
mit Linearbewegung (konventionelles Bremssystem) im Vergleich zu einem
Radialkolbenpumpenkonzept (Alternativkonzept) deutlich zu erkennen. Es
fällt erneut auf, dass das konventionelle System zunächst einen gewissen
Leerweg überbrücken muss, bevor der eigentliche Druckaufbau beginnt. Dies
spiegelt sich auch im Wirkungsgradverlauf in Abbildung 6.9b wieder. Für
das Alternativkonzept hingegen kann ein direkter Druckanstieg festgestellt
werden. Dieser hängt auch damit zusammen, dass das geförderte Volumen
sofort die Radbremse erreicht und nicht wie beim konventionellen Brems-
system erst die Volumenaufnahme der Einzelkomponenten kompensieren
muss. Dies bedeutet, dass die ins System eingebrachte hydraulische Leistung
direkt am Rad wirksam wird. Für das konventionelle System ergibt sich, wie
in Kapitel 5.6 bereits beschrieben, ein mittlerer hydraulischer Wirkungsgrad
für den gezeigten Druckaufbau von zirka 40%.
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(b) Hydraulischer Wirkungsgrad

Abbildung 6.9.: Druckverlauf und hydraulischer Wirkungsgrad für moderate Komfortbremsung
mit Zieldruck 20 bar, konventionelles Bremssystem ( ) und Alternativkonzept vorderes
Bremsmodul ( ) [Rie17c]

An dieser Stelle muss angemerkt werden, dass der starke Einfluss des Leer-
wegs auf das Gesamtergebnis dazu geführt hat, dass für die weiteren Mess-
reihen der Prüfstandsaufbau geändert wird um ein möglichst unverfälschtes
Ergebnis zu erhalten. Der Adapter für die Kraftmessungam am Ausgang des
BKVs wird ausgebaut und der THZ wie im Fahrzeug direkt am BKV entspre-
chend angeflanscht. Eine Wiederholung der Messung ergibt im Weiteren
für das konventionelle System einen mittleren hydraulischen Wirkungs-
grad von etwas über 50%. Für das Alternativkonzept liegt der hydraulische
Wirkungsgrad für den gezeigten Druckaufbau bei über 90%. Auch für das
Alternativkonzept wird für das Frontmodul der Einfluss des Bremsschlauchs,
z.B. durch Alterung, auf den Wirkungsgrad untersucht. Es kann allerdings
kein signifikanter Abfall des Wirkungsgrades festgestellt werden.

Konventionelles System: Vergleich Hilfskraftbremse mit Fremdkraftbremse

Bevor der eigentliche Vergleich der beiden Systeme folgt, hier noch ein Ein-
schub bezüglich der Wirkungsgradbetrachtung von Hilfs- und Fremdkraft-
bremssystemen für das weitere bessere Verständnis und die Vergleichbarkeit.
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Bei dem in Kapitel 5 vorgestellten Bremssystem mit konventioneller Archi-
tektur wird die Fahrerfußkraft durch einen Bremskraftverstärker erhöht.
Gleichzeitig wirkt sich die vom Fahrerfuß zugeführte Arbeit positiv auf die
Energiebilanz aus, da diese Energie nicht vom System aufgebracht werden
muss und somit eigentlich nicht in die Eingangsenergiebilanz eingeht. Dies
führt zu einer Wirkungsgradanhebung da diese zugeführte Energie sich auf
der Nutzenergieseite in Form von Druckanstieg bzw. Fluss bemerkbar macht,
wie in Abbildung 6.10b zu sehen ist. Im Bereich der Komfortbremsungen
bis 30 bar wirkt sich diese Wirkungsgradanhebung nicht merklich (< 2%)
auf den Gesamtwirkungsgrad aus. Dies liegt vor allem daran, dass die über
das Pedal zugeführte Energie im Verhältnis zu der vom Bordnetz bezogenen
Energie um ein vielfaches geringer ist, wie in Abbildung 6.10a dargestellt
ist. Selbst für die dynamischeren Bremsungen mit höheren Drücken von
50-90 bar liegt die maximale Wirkungsgradanhebung bei ≤ 5%.
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(b) Wirkungsgrad mit und ohne Pedalener-
gie auf Eingangsseite der Gesamtener-
giebilanz (hydraulischer Wirkungsgrad
( ), elektromechanischer Wir-
kungsgrad ohne ( ) mit ( ),
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Abbildung 6.10.: Auswirkungen der über das Pedal zugeführten Energie auf die Energie-
und Wirkungsgradbilanz für Druckaufbau mit 1 s für 0-30 bar und 0,7 s für 50-90 bar für das
konventionelle System
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Um das Hilfskraftbremssystem mit dem Fremdkraftbremssystem vergleichen
zu können, wird sowohl der ganzheitliche als auch der um die Fahrerfuß-
energie bereinigte Wirkungsgrad betrachtet. Um die Systeme vergleichbar
zu machen, wird das konventionelle System mit zentraler Architektur im
weiteren Verlauf wie eine Fremdkraftbremse betrachtet. Es wird angenom-
men, dass die gesamte eingehende Energie der entspricht, die der Motor
eines zentralen Fremdkraftbremssystems benötigen würde, um einen solchen
Druckaufbau zu generieren.

Der hydraulische Wirkungsgrad wird nach Gleichung 5.19 und der elektro-
mechanische nach Gleichung 5.22 bestimmt.

Die Komfortbremsungen im Bereich bis 30 bar sind wegen ihrer Auftrittshäu-
figkeit besonders für die Effizienzbetrachtung relevant. Bei diesen wird ein
maximaler Gesamtwirkungsgrad von 15% erreicht. Bremsungen mit Drücken
≤ 10 bar, wie sie für das Überblenden in den Stillstand bei elektrisch angetrie-
benen Fahrzeugen üblich sind, erreichen einen Gesamtwirkungsgrad ≤ 7%.
Sowohl die Bremskraftverstärkung als auch das hydraulische Netzwerk für
die Übertragung arbeiten bei diesen Bremsdrücken in ihrem maximal un-
günstigen Effizienzbereich. Der maximal gemessene Gesamtwirkungsgrad
für das untersuchte System liegt bei zirka 25%.

Vergleich Einzeldruckaufbauten

In diesem Abschnitt sollen die beiden Systeme auf Basis der benötigten
Energie und der Effizienz für einzelne Druckaufbauten im für Bremssysteme
relevanten Druckbereich verglichen werden.

Der hydraulische Wirkungsgrad des Vorderradbremsmoduls liegt bei zir-
ka 90% und der des Hinterradbremsmoduls aufgrund der direkten starren
Anbindung bei nahezu 100%, wie in Abbildung 6.11a und in Abbildung
6.11b zu sehen ist. Aufgrund des deutlich andersartigen Bewegungsablaufs
der Kolben bei der Radialkolbenpumpe ist eine ganz strikte Trennung von
elektromechanischem und hydraulischem Wirkungsgrad hier nicht möglich.
Weiterhin ist die Annahme bei der Auswertung des konventionellen Systems
für die Umsetzung der Linearbewegung in einen hydraulischen Fluss als
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ideal angenommen. Für eine Radialkolbenpumpe treten hier bauart- und typ-
bedingt Werte <1 auf, weshalb zusätzlich der Pumpenwirkungsgrad in den
elektromechanischen mit eingeht. Dem elektromechanischen Wirkungsgrad
des konventionellen Systems entspricht beim Alternativkonzept aufgrund
dessen Wirkungsweise das Produkt aus elektromechanischem Wirkungsgrad
mit dem Pumpenwirkungsgrad. Der hydraulische Wirkungsgrad bewertet
weiterhin die in den Bremskreis geförderte hydraulische Leistung und deren
Umsetzung bis zur Radbremse. Das Absinken des Pumpenwirkungsgrads
mit zunehmendem Druck über den hier betrachteten Druckbereich von 95%
auf 80% ist auf Leckage- und Reibungseffekte zurückzuführen. Weiterhin
ist ein Absinken des Wirkungsgrades mit zunehmendem Druck bei der Um-
setzung der Bordnetzenergie in Wellenleistung zu sehen. Beide Effekte sind
hier im elektromechanischen Wirkungsgrad zusammengefasst, welcher in
Abbildung 6.11a für das Vorderradmodul dargestellt ist. Auf eine weitere
Auftrennung der Wirkungsgrade wird für eine bessere Vergleichbarkeit mit
dem konventionellen System verzichtet. Für das Hinterradmodul entspricht
durch den hydraulischen Wirkungsgrad von eins, der Gesamtwirkungsgrad
dem elektromechanischen Wirkungsgrad, wie in Abbildung 6.11b zu sehen
ist. Das Absinken des Wirkungsgrades ist auch hier zu beobachten, allerdings
ist durch die sehr geringen Leistungsbeträge speziell bei niedrigen Drücken
eine gewisse Streuung zu beobachten, wodurch sich ein nicht ganz eindeutig
bestimmbarer Verlauf ergibt.

In Abbildung 6.12a ist zu sehen, dass wegen des deutlich geringeren zu
verschiebenden Volumens und der damit geringeren benötigten hydrauli-
schen Leistung für die Hinterradbremse, diese deutlich weniger Energie für
einen entsprechenden Druckaufbau, verglichen mit der Vorderradbremse,
benötigt. Der Gesamtenergiebedarf der Pumpen wird somit vom Vorderrad-
bremsmodul dominiert, weshalb im Weiteren der nach Energieverbrauch
gewichtete Gesamtwirkungsgrad des Systems betrachtet wird, dargestellt in
Abbildung 6.12b. Im Vergleich zum konventionellen System fällt auf, dass
der Wirkungsgrad mit zunehmenden Druck abnimmt, wohingegen für das
konventionelle System dieser mit steigendem Enddruckniveau zunimmt.
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(b) Wirkungsgrad für Hinterradbremsmo-
dul

Abbildung 6.11.: Wirkungsgrad für Druckaufbau in 1 s für das Vorder- und Hinterradbrems-
modul, (hydraulischer Wirkungsgrad ( ), elektromechanischer Wirkungsgrad ( ), Ge-
samtwirkungsgrad ( ))

Dies lässt sich mit der Kompensation der Leerwege erklären, wodurch mit
zunehmenden Druck der Anteil mit Wirkungsgrad null am Gesamtverlauf
weiter abnimmt.

6.5.4. Druckaufbaudynamik

Ein Vergleich der Druckaufbaudynamik für eine Notfallbremsung mit kon-
ventioneller hydraulischer Bremssystemarchitektur und mit dem Alterna-
tivkonzept zeigt die Vorteile einer direkten Druckerzeugung am Rad auf
[Rie17c]. Außerdem wird der Entfall des Druckunterschieds dp bzw. des
Zeitverzugs ΔtT T L zwischen Druckerzeugungsort und Zielort deutlich. In
Abbildung 6.13a beträgt dieser zirka 50 ms, was für ein Erreichen einer
TTL von 200 ms am Rad eine TTL von 150 ms für den Hauptbremszylinder
bedeutet. Das Alternativkonzept ist so ausgelegt, dass es im Rahmen des
maximal verfügbaren Stroms eine TTL am Rad von 200 ms erreichen kann.
Durch die geänderte Architektur und das gewählte Moduldesign kann so mit
einer Radialkolbenpumpe eine Dynamik wie mit einem Plungerbremssystem
erreicht werden. Ein Grund hierfür ist der in Abbildung 6.13b dargestellte
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(b) Gesamtwirkungsgrad Alternativkon-
zept gemittelt ( ) und nach Ener-
giebedarf gewichtet im Vergleich zu
konventionellem Bremssystem ( )

Abbildung 6.12.: Vergleich Gesamtenergiebedarf und Wirkungsgrad

sehr hohe hydraulische Wirkungsgrad über den gesamten Druckaufbau. Das
konventionelle System erreicht einen mittleren hydraulischen Wirkungsgrad
über den Druckaufbau von etwa 20%, wohingegen der Wirkungsgrad für
den gezeigten Verlauf für das Alternativkonzept an einem Vorderrad bei 75%
liegt. Da der Blockierdruck am Rad direkt erzeugt wird, ist der Verlauf für
das Alternativkonzept im gezeigten Beispiel in der Abbildung entsprechend
kürzer.

Eine Beschränkung für die Druckaufbaudynamik stellt der maximal zuläs-
sige beziehbare Strom vom Bordnetz Imax dar, welcher nicht überschritten
werden darf. Dies wird bereits bei der Designparameterbestimmung mit
berücksichtigt. Es zeigt sich erneut, dass die Hinterradbremse aufgrund ihrer
Trommelbremsencharakteristik einen steil ansteigenden Verlauf aufweist,
wodurch sehr niedrige TTL-Werte erreicht werden können, wie in Abbildung
6.13a dargestellt. Dies kann beispielsweise genutzt werden, um die Strom-
spitzen des Systems beim Motoranlauf zu reduzieren, indem zunächst die
Vorderachsmodule anlaufen und im Anschluss um wenige Millisekunden
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versetzt die Hinterachsmodule. Hierdurch könnten beide immer noch zeit-
gleich das Blockierdruckniveau erreichen.
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(b) Hydraulischer Wirkungsgrad konven-
tionelles System ( ) und Alter-
nativkonzept vorderes Bremsmodul
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Abbildung 6.13.: Vergleich Druckverlauf und hydraulischer Wirkungsgrad für Notfallbremsung
[Rie17c]

Für die Notfallbremsung soll hier ebenfalls kurz der Einfluss des Brems-
schlauchs betrachtet werden. Die in Abbildung 6.13 gezeigten Verläufe sind
mit montiertem Vorderradschlauch ermittelt. Der Unterschied der erreichba-
ren TTL mit und ohne Schlauch beträgt 15 ms. Wie in [Ant10] beschrieben,
kann die verschleißbedingte Volumenzunahme bis zu dem doppelten der
ursprünglichen Schlauchvolumencharakteristik entsprechen. Für diesen Fall
ergibt sich ein weiterer Anstieg der TTL um zusätzliche 15 ms. Es wird
ersichtlich, dass für das Alternativkonzept für die vorderen Bremsmodule
möglichst hochwertige Gummischläuche oder sogar Stahlflexschläuche ver-
wendet werden sollten.
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6. Entwurf eines alternativen Bremssystemkonzepts

6.5.5. Druckabbaudynamik

Neben dem Druckaufbau ist auch der Druckabbau sehr wichtig für ein gut
funktionierendes Bremssystem. In Abbildung 6.14a ist die Messung mit dem
bereits in Kapitel 5.5 gezeigten Druckabbau beim Lösen des Bremspedals im
Stillstand dargestellt. Hier zeigt sich erneut die Schwierigkeit des Vergleichs
einer Hilfskraftbremse mit einer Fremdkraftbremse. Für das Alternativkon-
zept wird lediglich nach Erreichen des Druckes das Ventil geöffnet und der
Druckabbau entsprechend aufgezeichnet. Für das konventionelle System
hingegen wird der Druckabbau auch durch das Lösen des Bremspedals durch
den Fahrer bestimmt. Darüber hinaus zeigt sich für das Alternativkonzept
eine deutlich höhere Druckabbaudynamik als für das konventionelle hy-
draulische Bremssystem. Speziell die Hinterachse zeigt hier ein sehr gutes
Verhalten, was sich anhand der stark reduzierten Induktivität im Vergleich
zum konventionellen System mit seinen langen Leitungswegen erklären
lässt. Im Alternativkonzept ergibt sich für die Vorderachse auch ein sehr
gutes Gesamtverhalten, allerdings ist hier eine Verlangsamung des Druckab-
baus wegen der höheren Induktivität durch die höhere Volumenaufnahme
der Vorderradbremse, sowie zusätzlich durch die Leitungsinduktivität des
Schlauches deutlich sichtbar.

Neben dem Druckabbau beim Pedal lösen (Fahrerwunsch “nicht bremsen”)
ist speziell unter sicherheitstechnischen Aspekten das Druckabbauverhal-
ten im Regelfall wichtig. In Abbildung 6.14b ist der Druckabbau bei einer
Notfallbremsung mit ABS-Regelung aus 50 km/h dargestellt. Hierbei sind
Vor- und Nachteile der beiden unterschiedlichen Konzepte und deren Archi-
tekturen deutlich erkennbar. Die zu große Ansteuerung des THZs durch die
Kopplung mit dem Fahrerfuß beim Druckaufbau des konventionellen Hilfs-
kraftbremssystems führt zu einem deutlichen Überschreiten des eigentlich
benötigten Blockierdrucks. Der nicht dargestellte THZ-Druck des konven-
tionellen Systems liegt mit Werten im Bereich von 120-160 bar über die
gesamte Bremsung weit über dem benötigten Blockierdruckniveau von zir-
ka 90 bar. Das Hydroaggregat versucht dieses Überangebot an Bremsdruck
entsprechend zu reduzieren, um ein Blockieren zu vermeiden bzw. das Rad
wieder frei rollen zu lassen. Hierfür benötigt es mehrere Zeitzyklen bevor der
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(b) Druckabbau im ABS-Fall aus 50 km/h,
konventionelles System: VR ( )
und HL ( ) sowie Alternativkonzept
vorne ( ) und hinten ( )

Abbildung 6.14.: Vergleich Druckabbauverhalten konventionelles Bremssystem und Alterna-
tivkonzept für unterschiedliche Situationen

Druck am Vorderrad erstmals unter den eigentlichen Blockierdruck fällt. Der
Gradient für den Druckabbau beträgt im Mittel über 1000 bar/s, allerdings
erfolgt der Druckabbau in Stufen mit Haltephasen, wodurch die eigentliche
Druckabbaurate deutlich absinkt. Der hohe Wert für den Druckabbaugradien-
ten ergibt sich zum einen aus dem deutlich höheren Ausgangsdruck. Darüber
hinaus werden spezielle kleine Niederdruckspeicher dem Radventil hierfür
nachgelagert und durch die Pumpe aktiv entleert. Aufgrund des deutlichen
Überschreitens des benötigten Blockierdruckniveaus benötigt das System
auch einen entsprechend hohen Druckabbaugradienten.

Für das Alternativkonzept ist ein mittlerer Druckgradient von zirka 800 bar/s
für das Vorderachsmodul für die ABS-Bremsung messbar. Für das Hinterachs-
bremsmodul ergibt sich aufgrund der geringeren Induktivität ein nochmals
schnellerer Druckabbau, welcher im Mittel sogar deutlich über 1000 bar/s
liegt. Dieser Druckabbau ist bereits so dynamisch, dass wegen des im Ver-
gleich zum konventionellen Bremssystem fehlenden Grunddrucks dieser sehr
weit absinkt. Darüber hinaus ist zu beobachten, dass durch die dynamische
Radlastverlagerung der Bremsdruck am Hinterrad sich entsprechend der
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6. Entwurf eines alternativen Bremssystemkonzepts

idealen Bremskraftverteilung ohne Radblockieren weit unter dem eigent-
lichen Blockierdruck nach wenigen Zyklen einstellt (Abbildung 6.14b, II).
Dies ist möglich, da jedes Rad entkoppelt ist und ein individueller Druck
eingestellt werden kann.

6.5.6. Bremsweg

Die Kennzahl, welche für jedes Fahrzeug verwendet wird, um eine Aussage
über die Leistungsfähigkeit des Bremsverhaltens zu treffen, ist der Bremsweg.
Dieser wird mittels Testfahrten ermittelt. Typischerweise wird der Wert für
eine Bremsung aus 100 km/h in den Stillstand verwendet. Versuchstechnisch
war mit dem Zielfahrzeug nur eine Durchführung bis 70 km/h möglich.
Für das hier betrachtete Fahrzeug wird ein Bremsweg von 38,2 m [Ada13]
angegeben. Da das untersuchte Bremssystemkonzept gerade für zukünftige
Fahrzeuge mit einem urbanen Fahrprofil zum Einsatz kommen soll, werden
im Folgenden die Bremswege aus hierfür typischen Startgeschwindigkeiten
30 km/h, 50 km/h und 70 km/h betrachtet, siehe Tabelle 6.3. Für einen
geringen Bremsweg ist eine hohe Güte der Bremsung notwendig, für welche
neben einer geringen Druckaufbauzeit die Druckmodulation mit ausschlag-
gebend ist.

Beim Vergleich der Verzögerungen für einzelne Bremsungen zeigt sich das
prinzipielle Problem des Vergleichs eines Hilfskraftbremssystems mit ei-
nem Fremdkraftbremssystem. Der ausgebildete Testfahrer erzeugt durch
eine überdurchschnittlich hohe Pedalkraft einen sehr hohen Grunddruck,
welcher ein sehr schnelles Erreichen des Blockierdrucks zur Folge hat. Dar-
über hinaus nutzt das System im Fahrzeug eine Funktion zum Vorspannen
des Bremssystems (Prefill) um eine möglichst hohe Dynamik beim ersten
Druckaufbau zu erreichen. Das Alternativkonzept ist speziell zu Beginn der
Bremsung (Abbildung 6.15 Bereich I) aufgrund seiner im Vergleich zu der
gezeigten Messung mit dem konventionellen System geringeren Dynamik
etwas schlechter. Dieser Effekt wird bei geringeren Geschwindigkeiten noch
teilweise durch die über die Rekuperation verfügbare Verzögerung abge-
schwächt. Für die 100 km/h Bremsung verliert das System hier allerdings
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Tabelle 6.3.: Bremsweg für konventionelles System (Messung) und Alternativkonzept (Simula-
tion) aus unterschiedlichen Geschwindigkeiten (*Messwert von [Ada13])

Geschwin-
digkeit

Messung:
konvent.
System

Simulation:
Alternativ-
konzept

30 km/h 5,01 m 4,47 m
50 km/h 11,65 m 11,32 m
70 km/h 21,45 m 21,27 m
100 km/h 38,2 m* 40,2 m

Der Nachteil der geringeren Dynamik beim ersten Druckaufbau bis Blockier-
druck macht sich allerdings nur für diesen Bereich I der Bremsung deutlich
bemerkbar. Die relativ lange Zeitspanne zwischen erstem Druckabbau bis
zum Wiedererreichen des Blockierdruckniveaus für die Vorderachse hängt
mit dem Schlupf zusammen. Der Regler reduziert den Druck solange bis
dieser wieder unter 15% liegt, hier könnte unter Umständen durch früheres
Gegensteuern eine weitere Verkürzung des Bremswegs erreicht werden. Im
Anschluss daran moduliert das System deutlich dynamischer den Druck und
hält das Fahrzeug besser im idealen Schlupfbereich, wodurch die Verzöge-
rung über der des konventionellen Systems liegt (Abbildung 6.15 Bereich
II).

Eine weitere Verbesserung der Dynamik ist durch eine Erhöhung des ver-
fügbaren Maximalstroms oder eine Vergrößerung des Kolbendurchmessers
erreichbar. Außerdem würde eine direkte Anbringung ohne Schlauch sich
hierauf positiv auswirken.

Die Werte sind inklusive Verzögerung durch Rekuperation wie in den Messun-
gen mit dem Zielfahrzeug ermittelt worden, hierdurch lässt sich im Vergleich
zur reinen Reibbremsung der Bremsweg leicht verringern. Gleichzeitig fällt
auf, dass das Alternativkonzept dynamischer moduliert als das konventio-
nelle System, hierdurch ergibt sich für den Fahrer eine bessere Lenkbarkeit
während des Vollbremsvorgangs.

Bei eingeschalteter Rekuperation an der Vorderachse kann dort das Druckni-
veau entsprechend um den Betrag des Moments der E-Maschine reduziert
werden. Hier zeigt sich ein weiterer Vorteil bei der Verwendung entkoppelter
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Abbildung 6.15.: Bremsweg bei Vollbremsung aus 50 km/h, Messung mit konventionellem
System ( ) und Simulation mit Alternativkonzept ( )

Fremdkraftbremssysteme für Elektrofahrzeuge, da bei der Hilfskraftbremse
in so einem Fall mehr Druck aufgebaut wird als eigentlich benötigt.

6.5.7. Ergebnisse für die untersuchten Fahrzyklen

Für die Ermittlung der benötigten Energie werden die Geschwindigkeitspro-
file entsprechend mit der Co-Simulation nachgefahren. In Abbildung 6.16a
ist ein Ausschnitt des Geschwindigkeitsprofils des NYC-Zykluses dargestellt.
Hierbei wird sichergestellt, dass die Abweichungen vom Sollgeschwindig-
keitsverlauf möglichst gering sind und die vordefinierten Toleranzgrenzen
keinesfalls überschreiten. Zunächst werden die Profile wie mit einem kon-
ventionellen Fahrzeug ohne Rekuperation mit dem alternativen Bremssystem
abgefahren. Die für diesen Ausschnitt entsprechenden Druckprofile für die
Vorder- und Hinterachsmodule sind in Abbildung 6.16b dargestellt. Für die
Hinterradbremsen wird generell ein etwas höher Druck als an den Vorder-
rädern benötigt, was an der deutlich schlechteren Umsetzung des Druckes
in Bremsmoment für Trommelbremsen liegt. Auffällig für die untersuchten
Fahrzyklen ist, dass ein Großteil der Betätigungen im Bereich ≤ 20 bar liegt
und dies noch ohne Rekuperation durch die E-Maschine.
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Mit Rekuperation sinkt die Zahl der Reibbremsungen drastisch, wodurch sich
die Frage stellt, wie geeignet die existierenden Zyklen für die Betrachtung
von Bremssystemen für Elektrofahrzeuge sind.
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Abbildung 6.16.: Relevante Simulationsgrößen am Beispiel eines Ausschnitts des NYC-Zykluses

Da sich die untersuchten Zyklen in ihrer Länge und Dauer zum Teil um ein
Vielfaches voneinander unterschieden, werden sie im Weiteren für eine bes-
sere Vergleichbarkeit auf die mittlere benötigte Leistung bezogen dargestellt.
Obwohl das Alternativkonzept für den eigentlichen Druckaufbau, wie zuvor
gezeigt, wesentlich effizienter ist und auch absolut für den gleichen Druck-
aufbau weniger Energie benötigt, schneidet es im Betrieb im Fahrzyklus
nicht besser als das konventionelle System ab. Dies liegt zum einen an dem
gewählten Grundkonzept, welches durch die unidirektionale Pumpe einen
Druckabbau nur über eine Ventilbetätigung realisieren kann. Die Energie für
die Ventilbetätigung macht hier einen Großteil der benötigten Gesamtenergie
aus, wie in Abbildung 6.17a zu sehen ist. Generell fällt auf, dass die Stadtzy-
klen wie zu erwarten einen höheren Leistungsbedarf aufgrund der höheren
Häufigkeit an Bremsungen besitzen. Allerdings ist dies auch stark vom Profil
des Fahrzykluses und den damit verbundenen Bremsungen abhängig. Die
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Regelung ist hierbei bereits mit dem Ziel Energieeffizienz optimiert, bietet
allerdings noch weiteres Potential für eine Energiereduktion, wobei eine
teilweise Steuerung hier vermutlich aus energetischer Sicht vorteilhafter
wäre. Das für den Vergleich verwendete konventionelle System kann den
Druckaufbau rein über die axiale Kolbenbewegung des Hauptbremszylinders
mit dem Fahrer, hier dem Prüfstandsaktor, als idealen Regler darstellen, wo-
durch kein energetischer Zusatzaufwand durch das Einregeln der Zieldrücke
anfällt. Hier wäre der Vergleich mit einem zentralen Fremdkraftbremssystem
besser geeignet. Weiterhin muss angemerkt werden, dass das Alternativ-
konzept trotz seiner vier Aktoren bei einzelnen Fahrzyklen bereits weniger
Energie benötigt als das konventionelle System. Hierbei kompensiert der
sehr hohe Wirkungsgrad im Druckaufbau teilweise den konzeptbedingten
hohen Energieaufwand durch die Ventile.

Für die Hinterachse ist das Verhältnis von erbrachter Pumpenenergie für
den Druckaufbau zu Energie für die Ventile zur Druckregelung am ungüns-
tigsten. Dies spiegelt den Nachteil der Trommelbremse und ihrer geringen
Volumenaufnahme mit ihrer schnell sehr steifen Charakteristik wieder, bei
der die Einstellung eines definierten Druckes deutlich schwieriger ist als an
der Vorderradbremse. Da sich die Bremsungen für die untersuchten Fahr-
zyklen nahezu alle im Bereich der Komfortbremsungen bewegen, wird es
als zulässig erachtet, als Option die Bremsung rein über die Vorderachsmo-
dule durchzuführen. Der gemittlete Leistungsbedarf über alle Zyklen für
das Alternativkonzept im Vergleich zum konventionellen Bremssystem ist in
Abbildung 6.17b dargestellt. Es fällt auf, dass sich durch Bremsen rein über
die Vorderachsmodule der Energiebedarf für einige Zyklen leicht verringern
lässt, allerdings steigt er für den Bangalore Zyklus über den Ausgangswert.
Bei genauerer Betrachtung fällt auf, dass für diesen Zyklus im Normalbetrieb
die Pumpe an der Vorderachse bereits am meisten Leistung im Vergleich
über alle Zyklen aufnimmt. Durch die Verlagerung der Bremsung rein auf
die Vorderachse steigen die benötigten Drücke entsprechend an, wodurch
diese Tendenz weiter verstärkt wird. Auch der Leistungswert der Ventile ist
für diesen Zyklus an der Vorderachse relativ hoch, und in diesem Fall für die
Hinterachse verhältnismäßig niedrig. Diese beiden Effekte zusammen führen
hier zu einer Verschlechterung des Energiebedarfs bei reiner Bremsung über

164



6.5. Vergleich des Alternativkonzepts mit dem konventionellen System

Bangalore
Tokyo City NYC

CADC Urban
JP 10 15

Braunschweig JC08
NEFZ

FTP75
WLTP

Le
is

tu
ng
[W
]

(a) Gemittelter Leistungsbedarf des Alternativkonzepts über alle untersuchten Fahrzyklen,
Anteil für Pumpe VA ( ), Pumpe HA ( ) und Ventile VA ( ), Ventile HA
( ) sowie Pumpe gesamt ( ) und Ventile gesamt ( )

Bangalore
Tokyo City NYC

CADC Urban
JP 10 15

Braunschweig JC08
NEFZ

FTP75
WLTP

Le
is

tu
ng
[W
]

(b) Gemittelter Gesamtleistungsbedarf ohne Rekuperation: Alternativkonzept normal
( ), reine Bremsung über die Vorderachsmodule ( ), Alternativkonzept opti-
miert ( ), sowie Prüfstandsmessergebnisse für das konventionelle System ( )
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(c) Gemittelter Gesamtleistungsbedarf: Alternativkonzept ohne Rekuperation normal
( ), Alternativkonzept mit Rekuperation ( ), Alternativkonzept optimiert mit
Rekuperation ( ), sowie Prüfstandsmessergebnisse für das konventionelle System mit
Rekuperation ( )

Abbildung 6.17.: Übersicht gemittelter Leistungsbedarf der untersuchten Systeme über die
betrachteten Fahrzyklen
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die Vorderachse. Darüber hinaus ist in Abbildung 6.17b auch das geschätzte
Verbesserungspotential durch Weiterentwicklung der Regelung dargestellt.

Durch Hinzuschalten der Rekuperation ergibt sich wie zu erwarten eine Re-
duktion der benötigten Leistung um ein Vielfaches, wie in Abbildung 6.17c
zu sehen ist. Für das Alternativkonzept wird der Großteil der Energie für
den Druckabbau, das Nicht-Bremsen, benötigt. Dieser Effekt, welcher sich
bei eingeschalteter Rekuperation noch weiter verstärkt, ist dafür verant-
wortlich, dass es deutlich über dem konventionellen System liegt. Für die
Bilanz des konventionellen Systems fehlt hier allerdings auch der energe-
tische Aufwand, der für das vom Fahrerfuß verschobene Volumen in einen
weiteren zusätzlichen Aktor und nach erfolgter Bremsung zurück anfällt.
Dieses Verschieben des Volumens muss erfolgen um einen Druckaufbau im
Reibbremssystem zu vermeiden und Rekuperation zu ermöglichen. Gera-
de für die Stadtfahrzyklen benötigt das Alternativkonzept mehr Energie,
allerdings ist hier wiederum die Frage, wieviel mehr an Energie durch Re-
kuperation aufgrund der Möglichkeit zum radindividuellen Rekuperieren
zurückgewonnen werden kann. Zukünftig könnte hier neben einer weiteren
Optimierung der Regelstrategie auch die Weiterentwicklung der Komponente
Magnetventil selbst zu einer Verbesserung der Energiebilanz führen.
Generell stellt sich allerdings aufgrund der sehr geringen Energiemenge hier
erneut die Frage, ob wirklich alle der verwendeten Zyklen für die Bewertung
in der bestehenden Form geeignet sind.

6.5.8. Systemgröße und -gewicht

Es soll hier kurz das sich ergebende Gesamtvolumen und -gewicht des kon-
ventionellen Bremssystems bestehend aus dem BKV und dem Hydroaggregat
mit den vier benötigten elektrohydraulischen Bremsmodulen des Alternativ-
konzepts verglichen werden.

In Abbildung 6.18 ist das Vorder- und Hinterachsbremsmodul mit denen es
umgebenden Boxvolumina dargestellt. Das Boxvolumen ist eine im Auto-
mobilbau übliche Größe für die Bewertung der Abmaße einer Komponente,
hierbei wird das Gesamtvolumen anhand der maximalen Ausprägung der
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zu vermessenden Komponente in eine Richtung verwendet, woraus sich
entsprechend ein Quadervolumenkörper ergibt.

Für das konventionelle Bremssystem beträgt das kombinierte Boxvolumen
für das Aktuierungssystem (BKV mit THZ und Reservoir) und für das Hy-
droaggregat für die Druckmodulation zirka 7 l. Für die Bremsmodule des
Alternativkonzepts ergeben sich für das Vorder- und Hinterachsmodul ein
Boxvolumen von je 0,54 l. Insgesamt benötigt das Alternativkonzept so-
mit 2,16 l Bauraumvolumen. Dieser Wert beschreibt allein den Unterschied
bezogen auf die für die Druckerzeugung und -modulation benötigten Kom-
ponenten. Für das untersuchte Fahrzeug beträgt die Länge der verlegten
Verrohrung zirka 10 m. Der Entfall eines Großteils dieser Leitungen stellt
ebenfalls eine Bauraumvolumenreduktion dar, neben welcher jedoch speziell
der Entfall der Planung der Rohrverläufe für das Packaging und die spätere
Montage besonders vorteilhaft ist.

(a) Vorderachsbremsmodul mit außen ange-
brachtem Reservoir [Rie18]

(b) Hinterachsbremsmodul mit integriertem
Fluidspeicher [Rie18]

Abbildung 6.18.: Boxvolumen

Für das konventionelle Bremssystem ergibt sich für BKV und Hydroaggregat
eine gemessene Gesamtmasse von 7,8 kg. Da der Fokus der Arbeit nicht
nur auf den Komponenten, sondern auch auf der Gesamtarchitektur liegt,
werden ebenfalls die gesamte Verrohrung und die Schläuche mitgewogen,
woraus sich für das untersuchte Fahrzeug eine Gesamtmasse der Leitungen
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von zirka 1,9 kg ergibt. Für das Alternativkonzept werden lediglich die Vor-
derradbremsschläuche sowie kurze Rohrstücke für die Hinterräder benötigt,
welche eine Gesamtmasse von zirka 0,75 kg ergeben. Die für das Gesamt-
gewicht der Bremsmodule wesentlichen relevanten Komponenten sind der
Motor, der Hydraulikblock sowie das Steuergerät. Die Massen der Brems-
module für die Vorder- und Hinterachse liegen jeweils bei zirka 0,78 kg. Für
das Gesamtsystem bedeutet dies somit eine Gesamtmasse von 3,12 kg ohne
Verrohrung. Die niedrigere Masse bietet speziell Vorteile auch im Vergleich
zu elektromechanischen Konzepten, da es sowohl bei einer fahrwerksnahen
und noch mehr bei einer radintegrierten Anbringung erstrebenswert ist, die
ungefederten Massen so gering wie möglich zu halten. Bei einer Masse der
Vorderradbremse des untersuchten Fahrzeugs von zirka 8 kg entspricht somit
eine zusätzliche Anbringung eines Bremsmoduls dort einer Massenerhöhung
von lediglich zirka 10%. Diese zusätzliche Masse fällt bzgl. Fahrkomfort
und -dynamik kaum ins Gewicht, da sie im Vergleich zur Gesamtmasse des
Radträgers sehr gering ist.

6.5.9. Kosten und Komponenten

Obwohl für jedes zu bremsende Rad ein Einzelmodul verbaut werden muss,
wirkt sich die Funktionsintegration durch Kombination von Druckerzeugung
und Modulation im Vergleich zum konventionellen Bremssystem auch positiv
auf die Kostenbilanz und die benötigte Anzahl an Komponenten aus.

Ein konventionelles Hydroaggregat mit allen üblichen Bremsfunktionalitäten
besitzt 12 Magnetventile, wovon jeweils ein Einlass- und Auslassventil pro
Rad benötigt werden, siehe Tabelle 6.4. Die weiteren Ventile dienen unter
anderem zur Rückförderung des Fluids im ABS-Fall. Das Alternativkonzept
besitzt pro Bremsmodul lediglich ein Auslassventil, wodurch in Summe nur
vier Ventile benötigt werden. Für die Druckerfassung wird in konventio-
nellen Systemen lediglich ein Sensor zur Ermittlung des Hauptbremszylin-
derdruckes verbaut. Für das Alternativkonzept ist zunächst vorgesehen pro
Bremsmodul jeweils einen Drucksensor zu verbauen, wobei dieser unter
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Tabelle 6.4.: Übersicht der benötigten Komponenten für die Umsetzung des konventionellen
Bremssystems und des Alternativsystems

konvent. Brems-
system

Alternativ- kon-
zept

Komponente Anzahl
elektromechanischer BKV: 1 -

-EC-Motor 1 -
-THZ 1 -

-Reservoir 1 2
-Steuergerät 1 -

Hydroaggregat: 1 4
-DC-Motor 1 4

-Hydraulikblock 1 4
-Fluidkammer 2 2
-Steuergerät 1 4+1

-Ventile 12 4
-Drucksensor 1 4 (0)

Umständen auch zukünftig entfallen und der Druck direkt über das Motor-
moment geschätzt werden könnte.

Das Alternativkonzept benötigt vier Gleichstrommotoren, da jedes Bremsmo-
dul einzeln angetrieben wird. Im hier betrachteten konventionellen System
sind für das Hydroaggregat ein solcher Gleichstrommotor und im Bremskraft-
verstärker ein etwas größerer elektrisch kommutierter fremderregter Motor
verbaut. Im konventionellen System besitzen jeweils der elektromechani-
sche BKV und das Hydroaggregat ein Steuergerät. Die vier Bremsmodule
benötigen jeweils ein Steuergerät, eventuell muss hier noch ein weiteres
übergeordnetes Steuergerät (+1) als Master verbaut werden. An den BKV ist
der THZ mit Reservoir angeflanscht, diese entfallen für das Alternativkon-
zept. Lediglich eine deutlich kleinere Variante des Reservoirs wird für beide
Vorderachsmodule verbaut. Für das hintere Bremsmodul wird die Integration
einer Fluidkammer im Hydraulikblock favorisiert. Diese Fluidkammer wäre
nur etwas größer als die bereits bei konventionellen Hydroaggregaten je
Bremskreis zum Einsatz kommende.

Die Verwirklichung eines Bremsaktors je Fahrzeugrad und die damit er-
reichbaren Vorteile sind in der Regel mit nicht unerheblichen Zusatzkosten
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verbunden, was ein weiterer Grund ist, weshalb es solche Konzepte bisher
nicht in Serie gibt. Ein Vorteil des gewählten elektrohydraulischen Konzepts
ist, dass die Komponenten hierfür bereits von einer sehr hohen Kostenre-
duktion durch Stückzahleffekte profitieren. Weiterhin ist die Anzahl der
verbauten Komponenten nicht wesentlich höher als bei einem konventionel-
len hydraulischen Bremssystem. Zusätzlich ergibt sich als weiterer Vorteil,
dass das Konzept direkt mit bestehenden Radbremsen verwendet werden
kann, wodurch auf dieser Seite keine zusätzlichen Mehrkosten, wie bei einer
trockenen elektromechanischen Lösung, entstehen.

konventionelles System Alternativkonzept
Elektromotor

Hydraulik

Steuergeräte

Pedalsimulator
Leitungen

Leitungen

Komponenten

PH
EK

Ko
st

en

Abbildung 6.19.: Vergleich der Produktionsherstellungskosten (PHEK) für das hier untersuchte
konventionelle Bremssystem mit dem dezentralen Alternativkonzept

Die Bewertung bezüglich der anfallenden Kosten gehen über die klassi-
schen Kosten der Einzelkomponenten des Bremssystems hinaus, da hier das
Bremssystem von Pedal bis zur Radbremse bewertet werden muss. Da ein we-
sentlicher Punkt auch die unterschiedlichen Architekturen sind, welche mit
bewertet werden sollten, werden ebenfalls die Leitungen berücksichtigt. Die-
se verursachen geschätzte Zusatzkosten von ca. 10% der Systemkosten. Da
die Radbremsen bei beiden Systemen identisch sind, gehen die Radbremsen
selbst hier nicht mit ein. Die mit Abstand höchsten Kosten im Bremsmodul
fallen für das Steuergerät an, wie in Abbildung 6.19 zu sehen ist. Trotzdem ist
das System rein auf die Komponenten bezogen günstiger in der Herstellung
als das konventionelle Bremssystem.
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6.6. Ausfallsicherheit

Abschließend soll noch eine kurze Betrachtung der Ausfallsicherheit für das
dezentrale hydraulische By-Wire-Bremssystem ohne mechanischen Durch-
griff durchgeführt werden. Die wesentlichen Vorgaben hierfür sind in der
ECE13-H [Ece15] und der ISO26262 [ISO11] enthalten.

In der ECE13-H [Ece15], entworfen von den Vereinten Nationen, sind die
gesetzlichen Anforderungen an Bremssysteme festgehalten. Für Fremd-
kraftbremssysteme, welche rein aus Energiequellen gespeist werden, ist
die Vorgabe, eine entsprechende Redundanz zu gewährleisten. Die hier als
Zielfahrzeuge für das System betrachteten Elektrofahrzeuge besitzen in der
Regel ein Niedervolt- und ein Hochvoltbordnetz, wodurch diese Anforderung
prinzipiell erfüllt ist. Weiterhin ist die Frage, wie weit diese voneinander
entkoppelt sind und so ein hochsicheres Bordnetz gewährleisten können.
Sollte diese Entkopplung nicht ausreichend sein, müsste ein zusätzlicher
Energiespeicher, beispielsweise eine Batterie oder Kondensator entsprechend
verbaut werden. Für autonome Fahrzeuge ist ein hochsicheres Bordnetz
Grundvoraussetzung für deren Einführung, wodurch auch Systeme, welche
ein solches aufgrund ihrer By-Wire-Form benötigen, wie die Bremse oder
Lenkung, mit profitieren können.

Die ISO26262 [ISO11] beschreibt die funktionale Sicherheit von E/E-
Systemen für Straßenfahrzeuge. Zu diesen Systemen gehören unter anderem
auch Aktoren wie das Bremssystem. Hierin enthalten ist die ASIL-Bewertung
(Automotive Safety Integrity Level), welche vorgibt, wie das System auf-
gebaut werden muss und welche zusätzlichen Sicherheitsvorkehrungen
getroffen werden müssen um das Restrisiko entsprechend der Zielklasse
gering zu halten. Die ASIL-Klassifizierung geht von A, niedrigste Anforde-
rungen, bis D, strengste Anforderungen. Die ASIL-Klasse wird anhand der
Auftrittswahrscheinlichkeit, der Beherrschbarkeit beim Auftreten und den
Folgen im Fehlerfall, für welche wiederum Klassen definiert sind, ermittelt.
Gefährdungsbetrachtungen und Risikobewertungen für By-Wire-Brems-
systeme sind vielfach in der Literatur zu finden und unter anderem von
[Che11] für elektromechanische und von [Wan14a] für elektrohydraulische
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Abbildung 6.20.: Funktionale Architektur des dezentralen elektrohydraulischen Bremssystems

Systeme durchgeführt worden. Da eine komplette Untersuchung der Aus-
fallsicherheit und aller möglicher Fälle den Umfang dieser Arbeit deutlich
übersteigt, wird nur auf einen besonders kritischen Fall und Besonderheiten
aufgrund der gewählten hydraulischen funktionalen Architektur eingegan-
gen, siehe Abbildung 6.20. Die Hauptrisiken für das betrachtete System sind
vergleichbar mit den in [Ise02] beschriebenen Fällen für die EMB. Unter
anderem sind diese das Nicht-Bremsen trotz Bremsbefehl, die Fehlbetätigung
ohne Bremsbefehl bzw. -signal und das einseitige Bremsen. Im Folgenden soll
beispielhaft an einem kritischen Fehlerfall die ASIL-Anforderung dargelegt
werden. Fehlerfälle im Bremssystem lassen sich unter normalen Fahrbedin-
gungen den Kategorien Schwere S3 (Lebensgefahr) und Beherrschbarkeit
C3 (schwer beherrschbar) zuordnen. Mit Stadt, Überland, Autobahn oder
Parkierfahrten als Aussetzungswahrscheinlichkeit E4 (hoch) ergibt sich, wie
in Tabelle 6.5 dargestellt, auf Fahrzeugebene das strengste ASIL-Level D.
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Tabelle 6.5.: ASIL-Zuordnung auf Fahrzeugebene

Fahrer-
/System-
vorgabe

Fehlerfall Fahr-
situation

E S C ASIL-
Level

Sicherheits-
ziel

Brems-
befehl

nicht
bremsen

Normal
(Stadt,
Über-
land,
Autobahn)

4 3 3 D

Bremsdruck-
aufbau

kein
Brems-
befehl

bremsen
kein

Bremsdruck-
aufbau

Eines der größten Risiken für das gewählte Konzept ist der Ausfall des Druck-
sensors bzw. ein fehlerhafter Signalwert. Ein Ausschnitt des Fehlerbaums für
den Drucksensor ist in Abbildung 6.21 zu sehen. Um dies auszuschließen
bzw. zuverlässig zu erkennen, kann zusätzlich der Motor indirekt als Sensor
verwendet werden, indem anhand des Motorstroms und des bekannten
Kolbendurchmessers sowie der Exzentrizität der Druck geschätzt wird. Dar-
über hinaus kann anhand des Motordrehzahlverlaufs und des Ventilsignals
mit einem entsprechenden Modell das verschobene Volumen und somit der
Druck geschätzt werden.

Fehler 
Raddruckwert

AND

Fehler 
Drucksensor

Fehler 
Motorstrom-

sensor

Fehler 
Motorlage-/

Drehzahlsensor

Strom
_Sensor
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Abbildung 6.21.: Beispiel Fehlerbaumausschnitt für Drucksensor in einem Radbremsmodul
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Aus Tabelle 6.5 ergibt sich ein ASIL-Level D, der auf das System übergeht. Im
Falle der Bremsaktoren kann unter der Voraussetzung der Unabhängigkeit der
Aktoren voneinander sowie eines Fail-Silent-Verhaltens bei entsprechender
ASIL-D-konformer Ansteuerung eine Dekomposition vorgenommen werden.
Die Dekomposition ist in der ISO26262 [ISO11] als zulässige Aufteilung eines
höheren Sicherheitsziels beschrieben, wenn die zur Erreichung verwendeten
Systeme eine entsprechende Redundanz und Unabhängigkeit voneinander
aufweisen. Dann ist es zulässig mit reduzierter ASIL Einstufung der Einzelsys-
teme im Verbund das höhere Sicherheitsziel zu erreichen. Hierdurch wird für
die einzelnen Aktoren beispielsweise um ASIL-D im Verbund zu erreichen, ein
ASIL-C an der Vorderachse und ASIL-A an der Hinterachse verwendet, ähn-
lich wie in [Che11] für die EMB beschrieben. Die strengere Anforderung für
die Vorderachse ist gleichzeitig dem kritischsten Fall Ausfall Vorderachsaktor
geschuldet, welcher deutlich mehr Bremskraft absetzt, als der Hinterachsak-
tor. Dies ist mit der dynamischen Radlastverlagerung zu erklären. Fraglich ist,
ob für die Zielfahrzeugklasse kleine Elektrofahrzeuge aufgrund der Batterie
die Gewichtsverteilung und damit die absetzbare Bremskraft sich weiter wie
bei konventionellen Fahrzeugen verhält, was diesen Fall weiter abschwächen
könnte. Denkbar ist auch um den Fehlerfall “Ausfall vorderer Bremsaktor” zu
entschärfen eine wie von [Wan13] vorgeschlagene Verbindung der beiden
Vorderradmodule. Im Fehlerfall versorgt das noch funktionsfähige Brems-
modul beide Vorderachsradbremsen mit Fluid. Hierdurch würde ein Teil der
Flexibilität und Eliminierung der klassischen Architektur verloren gehen.
Alternativ ist auch eine statische Redundanz der Vorderachsmodule, bei-
spielsweise durch doppelte Motorwicklungen oder anderer Komponenten
denkbar. Dies wäre allerdings wiederum mit höheren Kosten verbunden. Im
Gegensatz dazu würde für das konventionelle System der Ausfall einer Rad-
bremse in der Regel auch einen kompletten Kreisausfall, hier einer Vorder-
und einer Hinterradbremse, bedeuten.

Ein weiterer Vorteil des gezeigten hydraulischen Konzepts ist, dass für den
ebenfalls kritischen Fehlerfall “Bremsen durch ungewollten Pumpenanlauf”
dieser nicht zwangsläufig durch Modulabschaltung, sondern auch durch
Ventildaueröffnung abgefangen und das Fahrzeug sicher in den Stillstand
beipielsweise auf dem Seitenstreifen gebracht werden kann. Im Vergleich
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dazu ist bei der klassischen EMB im Fall eines ungewollten Motoranlaufs
die einzige Möglichkeit, bei gegebener passiver Rückstellung, eine schnelle
Abschaltung des fehlerhaften Moduls.
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Mit der zunehmenden Elektrifizierung und Automatisierung der Fahrzeuge
steigt die ohnehin bereits große Anzahl an Anforderungen an das System
Bremse stetig. Der Nachweis für deren Erfüllung nimmt hierdurch immer
komplexere Formen an, wodurch ein Bedarf für entsprechende Konzepte zur
Bewertung neuartiger Bremssysteme entsteht.

Die Möglichkeit des regenerativen Bremsens verursacht eine deutliche Ver-
schiebung des Lastkollektivs für Bremssysteme, welches zu einer noch größe-
ren Spreizung, vielen wenig dynamische Bremsungen mit geringem Brems-
moment gegenüber einigen wenigen hochdynamischen Bremsungen mit
sehr hohem Bremsmoment, führt. Für die Weiter- bzw. Neuentwicklung
von Bremssystemen muss daher ein entsprechender Verbund aus Entwick-
lungswerkzeugen und Konzepten verfügbar sein, der eine effiziente und
aussagekräftige Entwicklung neuer Bremssystemkonzepte ermöglicht.

Ausgehend von den klassischen Entwicklungswerkzeugen im Fahrzeugbau,
der Simulation, dem Prüfstandsversuch und dem realen Fahrversuch liegt der
Fokus in dieser Arbeit bezüglich der Entwicklungswerkzeuge speziell auf den
Werkzeugen Bremsenprüfstand und (Co-)Simulation. Der Bremsenprüfstand
ist so aufgebaut, dass er sowohl die Vermessung von Einzelkomponenten
als auch des Gesamtsystems im kraftfahrzeugrelevanten Temperaturbereich
erlaubt. Weiterhin bietet er die Möglichkeit ein Weg- oder Kraft- bzw. Druck-
profil nachzufahren, wodurch unter anderem Testmanöver wie Fahrzyklen
für die Klassifizierung von Bremssystemen abgebildet werden können. Die
Einzelkomponenten des verbauten Bremssystems, sowie das Gesamtmo-
dell der Simulation, sind anhand der vom Werkzeug Bremsenprüfstand zur
Verfügung gestellten Messdaten validiert. Darüber hinaus werden Unter-
suchungen bezüglich des Einzelkomponenteneinflusses auf das Verhalten
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des Gesamtsystems durchgeführt um hieraus Empfehlungen für den Ent-
wurf eines neuartigen Konzepts abzuleiten. Für die Co-Simulation wurde
im Rahmen dieser Arbeit ein Fahrzeugmodell eines elektrischen Kleinwa-
gens, mit Vertikal- und Längsdynamik anhand von Messfahrten validiert. Die
Co-Simulation bietet dadurch die Möglichkeit ein neuartiges Bremssystem-
konzept mit geänderter dezentraler Architektur zu untersuchen. Die beiden
Werkzeuge werden im Laufe der Arbeit für die Charakterisierung eines kon-
ventionellen Bremssystemkonzepts und des neuartigen Alternativkonzepts
eingesetzt.

Eine Vielzahl der Arbeiten in der Literatur beschäftigt sich mit der Wei-
terentwicklung von Bremssystemkomponenten, wie Bremskraftverstärkern
oder Hydroaggregaten. In dieser Arbeit wird ein ganzheitlicher Bewertungs-
ansatz für das Bremssystem und die verwendete Bremssystemarchitektur
entwickelt. Hierfür wird zunächst unter Einsatz der zuvor beschriebenen
Werkzeuge am Beispiel des hier betrachteten elektrischen Kleinfahrzeugs
eine Charakterisierung des dort verbauten konventionellen zentralen hy-
draulischen Bremssystems durchgeführt. Um die Ergebnisse unabhängig von
der Betätigungsart, Hilfskraft- oder Fremdkraftbremse, zu halten, werden
zunächst Untersuchungen bei direkter Betätigung des Hauptbremszylinders
mittels des Prüfstandsaktors durchgeführt. Im Anschluss daran wird das
Vollsystem mit elektromechanischem Bremskraftverstärker betrachtet. Für
eine ganzheitliche Klassifizierung des Bremssystems werden bestehende
Kennzahlen für die Dynamik, die Effizienz und den Energiebedarf verwen-
det, erweitert und neu definiert. Diese ermöglichen es, die Leistungsfähigkeit
vom Druckerzeugungsort bis zur Radbremse zu bewerten. Für einen sehr
dynamischen Druckaufbau, wie er in Notfallsituationen auftritt, ergibt sich
trotz des dynamischen Bremskraftverstärkers eine gewisse Totzeit (40-50 ms)
des Systems, bis dieser tatsächlich an den Radbremsen anliegt. Gerade für
zukünftige hochdynamische Systeme ist solch eine Zeitverzögerung relevant.
Weiter lässt sich eine Sättigung des Dynamikanstiegs feststellen, welcher
gleichzeitig mit einer deutlichen Zunahme der benötigten Leistung verbun-
den ist. Neben der Dynamik wird in dieser Arbeit speziell die Energieeffizienz
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des konventionellen Systems untersucht. Hierfür wird eine Wirkungsgrad-
unterteilung in einen elektromechanischen und einen hydraulischen Wir-
kungsgrad vorgenommen, um die Bewertung des Bremskraftverstärkers
und der übertragenden hydraulischen Architektur aufzutrennen. Anhand
von repräsentativen Einzeldruckaufbauten mit definierter Druckaufbau-
dauer und Zieldruck wird die Energieeffizienz über die für Bremssysteme
typischen Drücke untersucht. Es zeigt sich, dass für das im Zielfahrzeug
verbaute Bremssystem mit konventioneller zentralistischer Architektur der
Wirkungsgrad im besonders für Elektrofahrzeuge relevanten Druckbereich
<20 bar bei nur zirka 15% und darunter liegt. Anhand von Untersuchungen
des Einflusses von Einzelkomponenten für repräsentative Manöver auf das
Verhalten des konventionellen Systems, werden Schlussfolgerungen für den
Entwurf eines alternativen Bremssystemkonzepts gezogen.

Elektromechanische Bremssysteme (EMB) aber auch zentrale hydraulische
By-Wire-Systeme (EHB) sind bereits ausführlich untersucht worden. Mit dem
in dieser Arbeit untersuchten alternativen Bremssystemkonzept schließt die
Arbeit die Lücke für dezentrale hydraulische Bremssysteme.

Für die Entwicklung und die Untersuchung des Alternativkonzepts kommt
das Werkzeug (Co-)Simulation zum Einsatz. Als Pumpenart für das Alter-
nativkonzept wird eine hydrostatische Pumpe in Radialkolbenbauweise
verwendet. Die Auslegung des Motor-Pumpenverbundes erfolgt im Hinblick
auf die Zielgrößen Dynamik und Effizienz. Die Bewertung des Konzepts er-
folgt wiederum anhand der zuvor eingeführten Kennzahlen. Für das gewählte
Alternativkonzept wird aufgrund der Möglichkeit eines radindividuellen Vo-
lumenstroms keine Drossel vor der Radbremse benötigt. Hierdurch kann die
negative Eigenschaft des Druckverlusts beim Druckaufbau eliminiert werden.
Ein Ziel der Arbeit ist es, den Vorteil durch eine radnahe Druckerzeugung
quantifizierbar zu machen. Durch die Architektur des Alternativkonzepts
können die Volumenverluste stark reduziert werden, wodurch effektiv das
geförderte Volumen direkt an der Radbremse ankommt und nicht für die
Kompensation von Leerwegen und Bauteilaufweitungen aufgebraucht wird.
Anhand der Durchführung von Einzeldruckaufbauten mit definierter Druck-
aufbaudauer und Zieldruck zeigt sich, dass der auf den Energiebedarf der
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Module bezogene mittlere Wirkungsgrad speziell für Bremsungen im Be-
reich <20 bar über 50% liegt. Prinzipiell konnte in dieser Arbeit gezeigt
werden, dass mit einem Bremsmodul basierend auf einem hydrostatischen
Pumpenkonzept ohne Druckspeicher alle Bremsfunktionalitäten inklusive
ABS durch die radnahe Anbringung ähnlich gut und teilweise besser als mit
konventionellen Plungersystemen abgebildet werden können.

Beim Nachfahren der Fahrzyklen mit dem Werkzeug Co-Simulation, zeigt sich
allerdings auch ein konzeptbedingter Nachteil. Obwohl das Alternativkon-
zept sich durch einen äußerst effizienten Druckaufbau auszeichnet, benötigt
es für den Druckabbau immer eine Ventilbetätigung. Der Energieanteil für
die Betätigung der Ventile liegt deutlich über dem der Pumpen. Hierdurch
wird mehr Energie für das Nichtbremsen, den Druckabbau, benötigt als
für das eigentliche Bremsen, den Druckaufbau. Bei Rekuperation über die
E-Maschine nimmt der Energiebedarf für das Bremssystem um ein Vielfaches
ab, die Tendenz des hohen Energieaufwands für das Nichtbremsen verstärkt
sich allerdings weiter.

Mögliche Anknüpfungspunkte für weiterführende Arbeiten sind die Opti-
mierung der Ansteuerung bzw. Regelung vor dem Hintergrund des hohen
Energiebedarfs für den Druckabbau. Sollte dies zu keiner Verbesserung
führen, könnte eine Weiterentwicklung der verwendeten Ventilschaltung
untersucht werden. Ein weiterer wichtiger, in der Arbeit nicht adressierter
Punkt ist die Untersuchung des Konzepts und der Regelung unter dem Aspekt
des Fahrkomforts.

Generell sollte die Erweiterung bzw. Anwendung der Bewertungskriterien auf
ein zentrales hydraulisches Fremdkraftbremssystem erfolgen. Der Einfluss
und das Funktionsprinzip unterschiedlicher Bremssystemarten, Hilfskraft-
gegen Fremdkraftbremse, haben den Vergleich in dieser Arbeit erschwert.
Ein weiterer Schritt im Zuge dessen könnte die Erweiterung bzw. Anpassung
der Methodik sein um auch trockene elektromechanische Bremssysteme
(EMB) bewerten zu können. Hier wäre speziell der Vergleich des in dieser
Arbeit vorgestellten dezentralen elektrohydraulischen Konzepts mit einem
dezentralen elektromechanischen Konzept von Interesse.
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A. Anhang

A.1. Bauraumuntersuchung und Auswahlverfahren

In Tabelle A.1 sind die für die Bauraumuntersuchung verwendeten Fahrzeuge
aufgelistet, welche mittels 3D-Scanner vermessen wurden. Verbrennungs-
motorische Fahrzeuge werden hinzugezogen, da diese aufgrund ihrer hohen
Verkaufszahlen für potentielle zukünftige Elektromodellvarianten in Frage
kommen.

Tabelle A.1.: Übersicht der untersuchten Fahrzeuge (Vmot=Verbrennungsmotor,
Emot=Elektromotor), Vorderachse aller Fahrzeuge ist mit Scheibenbremsen und Mc-
Phersonachse ausgestattet

Fahrzeug Bremse Fahrwerk

Seg. Modell Baujahr Antrieb HA HA

A Hyundai i10 2013 Vmot Scheibe Verbundlenker
A Opel Adam 2012 Vmot Trommel Verbundlenker
A Peugeot Ion 2011 Emot Trommel De-Dion-Achse
A Renault Twingo 2012 Vmot Trommel Verbundlenker
A SmartED 2012 Emot Trommel De-Dion-Achse
A VW Up! 2013 Vmot Trommel Verbundlenker
B BMW i3 2013 Emot Scheibe Fünflenker
B Fiat500e 2012 Emot Scheibe Verbundlenker
B Opel Corsa 2012 Vmot Scheibe Verbundlenker
B Renault Zoe 2013 Emot Trommel Verbundlenker
B VW Polo 2012 Vmot Trommel Verbundlenker
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Alle betrachteten Fahrzeuge besitzen an der Vorderachse ein McPherson-
Federbein, bei welchem Feder und Dämpfer als Einheit verbaut sind. Für die
Hinterachse kommt hauptsächlich die Verbundlenkerbauweise zum Einsatz,
wie in Tabelle A.1 dargestellt ist. Auch eine Starr- und eine De-Dion-Achse,
sowie ein aufwändigeres Fünflenkerachskonzept werden bei der Bauraum-
auswahl berücksichtigt. Es sei noch angemerkt, dass die verbrennungsmoto-
rische und elektrische Variante des Zielfahrzeugs vom Achsaufbau identisch
sind.

In Abbildung A.1 sind alle möglichen Auslenkungspositionen für Vorder-
und Hinterrad dargestellt, welche für die Ermittlung des kollisionsfreien
Bauraums betrachtet werden. Die Bestimmung des verfügbaren Bauraums
erfolgt anhand von 3D-Scannerdaten. Die aufgenommenen Punktwolkenda-
ten werden mittels CATIA V5 zu einem Flächen- bzw. Solidmodell aufbereitet,
siehe Abbildung A.2. Der Bauraum wird bei voll ausgefederter Achse ohne
Rad in Geradeausstellung aufgenommen. Zur visuellen Unterstützung, für
das Beheben von Löchern und für die Rekonstruktion verdeckter Bereiche in
den Punktwolkenscannerdaten, werden zusätzlich Fotografien verwendet.

Abbildung A.1.: Mögliche Radpositionen [Bac15]
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Abbildung A.2.: Vorderrad Zielfahrzeug: Foto, Punktwolke und CAD-Modell

Ziel der Bauraumermittlung ist es, den Raum zu finden, der unter keinen
Umständen von beweglichen Teilen in jeder möglichen Auslenkung durch-
quert bzw. berührt wird. Hierfür wird im Modell die Achse mit montiertem
Rad in alle kinematisch möglichen Positionen ausgelenkt. Diese setzen sich
zusammen aus maximal eingefederter Position, der K0-Lage und maximal
ausgefederter Position sowie an der Vorderachse den entsprechenden Lenk-
volleinschlägen. Es ergeben sich neun Endpositionen für die Vorder- und
drei Endpositionen für die Hinterachse. Bei der Auslenkung in die Maximal-
positionen wird darauf geachtet, dass die kinematischen Zusammenhänge
korrekt wiedergegeben werden, wozu unter anderem der maximale Lenk-
winkel im Modell mit dem rechnerischen nach der Ackermanngleichung und
dem von Referenzfahrzeugen [Hei13] verglichen wird.

In Abbildung A.3 sind die Maximalwerte für alle bewerteten Fahrzeuge
dargestellt. In Tabelle A.2 sind die Bewertungen für alle Bauräume des

Zielfahrzeugs aufgelistet.
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Abbildung A.3.: Maximaler Wert für Vorder-/Hinterrad bei karosserie-/radseitiger Anbringung
über alle Methoden für alle bewerteten Fahrzeuge

A.2. Fahrmanöverübersicht

Tabelle A.3 beinhaltet die zusätzlichen Fahrmanöver für welche mit dem
Zielfahrzeug Messungen durchgeführt wurden.

Tabelle A.2.: Bewertung aller Bauräume anhand des Mittelwerts über alle in Abbildung 3.6
gezeigten Methoden, am Beispiel des Zielfahrzeugs

Zielfahrzeug Ort Bauraum Bezeichnung Wertung

Vorderrad

Fahrwerk

1 hinter Bremssattel 2,43
2 über Radträger 2,59
3 neben Radträger 2,36
4 in Felge 2,17

Karosserie
5 hinter Bremssattel 2,86
6 über Radträger 2,49
7 neben Spurstange 2,28

Hinterrad

Fahrwerk
1 hinter Bremse 2,91
2 in Felge unten 1,98

Karosserie

3 über Radträger 2,99
4 hinter/neben Dämpfer 2,27
5 links außen 2,67
6 unter Radkasten 2,87
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Tabelle A.3.: Zusätzliche Manöver für urbanes Fahren

Nr Manöver Randbedingung

0 Betätigung im Stillstand langsam, schnell
1 Vollbremsung aus 30/50/70 km/h
2 Teilbremsung nicht Stillstand 30/50/70 km/h
3 moderate Bremsung bis in Stillstand 30/50/70 km/h
4 Stop-and-go 0-30 km/h, Dauer>60 s

A.3. Modellparameter

In Tabelle A.4 und A.5 sind die in der Simulation verwendeten Parameter
für den Bremsenprüfstand und das Zielfahrzeug zu finden.

Tabelle A.4.: Parameter der Servo-Linearaktorkombination

Symbol Definition Wert Einheit

Servomotor (MISD5.432) [Mat13]
MN Nenndrehmoment 7,7 Nm
M0 Anlaufmoment 11,3 Nm
PN Nennleistung 2,4 kW
nN Nenndrehzahl 3000 min−1

RS Statorwiderstand 1,5 Ω
LS Statorinduktivität 4, 9× 10−3 H
JR Rotorträgheit 14 kgcm2

IN Nennstrom 4,9 A
I0 Anlaufstrom 7 A
kT Motorkonstante 1,62 Nm/A
ke induzierte Spannungskonstante 9, 8× 10−2 V/min−1

Linearaktor (ETH080M05) [Par13]
iLA Gewindesteigung 5 mm
kK Kraftkonstante 1131 N/Nm
JLA Grundmassenträgheit 1,662 kgcm2
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Tabelle A.5.: Fahrzeugparameter für betrachtetes Elektrofahrzeug (mit * gekennzeichnete
Werte sind der Literatur entnommen [Ril94], [Hei13])

Symbol Definition Wert Einheit

mLeer Fahrzeugmasse leer 1214 kg
I y Trägheitsmoment 1528 kgm2

mFzg Fahrzeugmasse leer + 2 Pers. je 75 kg 1364 kg
mRad Radmasse 20 kg
l0 Radstand 2,421 m
lV horiz. Abstand Vorderachse-Schwpkt. 1,1285 m
hCoG Schwerpunktshöhe 0,63 m
rd yn dyn. Radhalbmesser 0,29 m
A Stirnfläche 2,09 m2

cW Luftwiderstandsbeiwert 0,32 -
fR Rollwiderstandsbeiwert 0,015 -
mVA Vorderachsmasse* (inkl. Radmasse) 90 kg
mHA Hinterachsmasse* (inkl. Radmasse) 80 kg

cV Aufbaufedersteifigkeit vorne 19700 N/m
cH Aufbaufedersteifigkeit hinten 17300 N/m
dV , dh Aufbaudämpfung vorne/hinten* 1500 Ns/m
cR Reifensteifigkeit* 220000 N/m
dR Reifendämpfung* 100 Ns/m
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A.4. Alternatives Bremssystemkonzept

In Abbildung A.4 sind die Exzenterkurven für das Vorder- und Hinter-
achsmodul des neuartigen alternativen Bremssystems dargestellt. Für das
Hinterachsmodul wird aufgrund der deutlich geringeren Volumenaufnahme
der Trommelbremsen ein geringer Hub benötigt im Vergleich zur Vorderach-
se.
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Abbildung A.4.: Exzenterkurven Vorder- ( ) und Hinterachse ( )

In Abbildung A.5 ist ein Auszug aus der Übersicht in Frage kommender
Konzepte für das alternative Bremssystemkonzept zu sehen.
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2) Bidirektionale Pumpe

1) Variante mit Druckspeicher und
Ein-/Auslassventil

3) Bidirektionale Pumpe mit Ventil

4) Variante mit Fluidspeicher und
Ein-/Auslassventil

5) Variante mit Fluidspeicher
und Auslassventil

Abbildung A.5.: Übersicht möglicher Konzepte
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Die zunehmende Elektrifizierung des Antriebsstranges sowie die Automatisie-
rung des Fahrens haben erheblichen Einfluss auf die Fahrwerke zukünftiger 
Fahrzeuge. Ein wichtiger Teil des Fahrwerks ist das Bremssystem. Das regene-
rative Bremsen durch die E-Maschine führt zu einer Verschiebung des übli-
cherweise für die Auslegung von Bremssystemen verwendeten Lastkollektivs, 
wodurch die ohnehin vorhandene Spreizung bei der Auslegung, viele Brem-
sungen bei wenig Druck und einige wenige bei hohem Druck, weiter zu-
nimmt. Hierdurch steigt die hohe Anzahl an Anforderungen weiter und deren 
Wirkzusammenhänge nehmen immer komplexere Formen an. Um diese Wirk-
zusammenhänge besser zu verstehen und möglichst optimale Systeme für 
zukünftige Fahrzeuge entwickeln zu können, sind entsprechende Werkzeuge 
und Konzepte notwendig.
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