
ORIGINALARBEITEN/ORIGINALS

https://doi.org/10.1007/s10010-018-0272-2
Forsch Ingenieurwes (2018) 82:171–185

Aktive Luftfederung – Modellierung, Regelung und
Hardware-in-the-Loop-Experimente

E. Lenz1 · P. Hedrich2 · P. F. Pelz2

Eingegangen: 10. Januar 2018 / Online publiziert: 23. April 2018
© Springer-Verlag GmbH Deutschland, ein Teil von Springer Nature 2018

Zusammenfassung
Es wird davon ausgegangen, dass autonomes Fahren die Schlüsseltechnologie für unser zukünftiges Verkehrssystem ist.
Studien haben jedoch gezeigt, dass das Auftreten von Kinetose, d.h. Bewegungskrankheit, beim autonomen Fahren deutlich
höher ist als bei herkömmlichen Fahrzeugen. Da insbesondere vertikaldynamische Schwingungen (Huben) im Frequenz-
bereich von 0,1Hz bis ca. 1Hz als besonders störend empfunden werden, können aktive Feder-Dämpfer-Systeme Abhilfe
schaffen. Die am Institut für Fluidsystemtechnik der TU Darmstadt entwickelte aktive Luftfeder kombiniert die Vorteile der
Luftfeder, die sich aufgrund der Trennung der Funktionen „Last tragen“ und „Energie speichern“ ergeben, wie beispiels-
weise die Möglichkeit einer Niveauregulierung, mit denen eines aktiven Systems. Die aktive Kraftstellung erfolgt durch
eine Verstellung der tragenden (druckeffektiven) Fläche der Luftfeder im Betrieb mit einer Stellfrequenz von über 5Hz.
Realisiert wird dies über eine Verstellung des Luftfederabrollkolbendurchmessers mit vier radial verstellbaren Segmenten.
Hierfür wurde ein kompakter hydraulischer Linearaktor entwickelt, der in den Luftfederabrollkolben integriert ist.
In diesem Beitrag wird zunächst das Konzept der aktiven Luftfeder beschrieben und der Funktionsprototyp vorgestellt.
Danach wird auf die allgemeine optimale vertikaldynamische Auslegung eines aktiven Systems am Beispiel eines Vier-
telfahrzeug-Modells eingegangen und Einflüsse einzelner Systemgrößen wie Stellkraft und Stellfrequenz diskutiert. Im
nächsten Schritt wird eine einfache Modellbildung des Gesamtsystems im Hinblick auf den H2-optimalen Reglerentwurf
durchgeführt und die Eignung des Aktorkonzepts zum Einsatz in einem aktiven Fahrwerk sowie die Robustheit des Reglers
exemplarisch gezeigt. Um das System optimal zur Minderung von Schwingungen, die Kinetose verursachen und den Fahr-
komfort verschlechtern, abzustimmen, werden frequenz-spezifische Bewertungsfilter gemäß der VDI-Richtline 2057 bei der
Regelerauslegung eingesetzt. Abschließend wird die Funktionsfähigkeit der aktiven Luftfeder in Hardware-in-the-Loop-Ex-
perimenten, bei denen der Funktionsprototyp in einer Echtzeitsimulationsumgebung mit einem virtuellen Viertelfahrzeug
gekoppelt wird, gezeigt.
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Active Pneumatic Suspension –Modeling, Control and Hardware-in-the-Loop Simulations

Abstract
It is assumed that autonomous driving is the key technology for our future transportation system. However, studies have
shown that the incidence of kinetosis, i. e. motion sickness, is significantly higher in autonomous driving cars than in
conventional vehicles. Since especially vertical dynamic oscillations (heave) in the frequency range from 0.1Hz to approx.
1Hz are perceived as particularly disturbing, active spring-damper systems can provide a remedy. The active air spring,
which we develop at the Institute for Fluid Systems at TU Darmstadt, is such a system. It combines the advantages of an
air spring (level control, load independent body natural frequency, etc.), which result from the separation of the functions
“load carrying” and “energy storing”, with those of an active system. The actuating force is generated by adjusting the
load-carrying (pressure-effective) area of the air spring during operation with an edge frequency of more than 5Hz. This
is realized by adjusting the air spring rolling piston diameter with four radially adjustable segments. For this purpose, a
compact hydraulic linear actuator was developed which is integrated into the air spring piston.
In this article, we describe the concept of the active air spring and introduce the functional prototype. Thereafter, the general
optimal vertical dynamic design of an active system is discussed using the example of a quarter car model and the influence
of system variables such as actuating force and actuating frequency is addressed. In the next step, a simple modeling of
the overall system is carried out with regard to the H2-optimal controller design and the suitability of the actuator concept
for use in an active chassis as well as the robustness of the controller is shown exemplarily. In order to optimally tune
the system to reduce oscillations that cause kinetosis and decrease driving comfort, frequency-specific weighting filters in
accordance with VDI Guideline 2057 are used for the control design. Finally, the functional performance of the active air
spring is demonstrated in hardware-in-the-loop experiments in which the functional prototype is coupled with a virtual
quarter vehicle in a real-time simulation environment.

Abkürzungen
AT Gesamttragfläche
AT1 Tragfläche T2
AT2 Tragfläche T1
F Axialkraft
FR Radlast
FR,0 Stationäre Radlast am Arbeitspunkt
FS,TP Formfilter von n auf Straßenanregung zS, PzS und

RzS
�FAkt Aktoristkraft
˛f Gewichtungsfaktor „Kinetose“ bei frequenzabhän-

giger Gewichtung
˛F Gewichtungsfaktor Radlastschwankungen
�x Standardabweichung des Signals „x“
cA Steifigkeit Federung
cR Radsteifigkeit
dA Viskose Aufbaudämpfung
dR Raddämpfung
kx Verstärkungsfaktor der statischen Rückführung

des Signals „x“ auf uAkt

mA Aufbaumasse
mR Radmasse
n Normiertes weißes Rauschen (Bewertungsein-

gang)
pLF Stat. Druck
rA1 Außenradius A1
rA2 Außenradius A2
rK1 Abrollkolbenradius K1
rK2 Abrollkolbenradius K2

uAkt Stellgröße (Aktorsollkraft)
V0 Luftfedervolumen
z Aufbauauslenkung
zA Radauslenkung
zR Einfederung (z = zR − zA)
zS Straßenauslenkung
zmax Maximaler Federweg

1 Motivation

Experten nehmen an, dass autonomes Fahren die Schlüssel-
technologie für unser zukünftiges Transportsystem ist. Ein
großer Vorteil beim autonomen Fahren ist, dass die Fahrgäs-
te während der Fahrt anderen Tätigkeiten nachgehen kön-
nen. Allerdings haben Studien gezeigt, dass das Auftreten
von Kinetose (Bewegungskrankheit) beim autonomen Fah-
ren signifikant höher ist als beim konventionellen Fahren
und dass jeder zehnte Fahrgast oft bis immer unter leich-
ter bis starker Kinetosen leiden wird [15]. Dies kann dazu
führen, dass die neue Technologie nur langsam akzeptiert
oder sogar abgelehnt wird. Folglich ist es wichtig, dass
Maßnahmen ergriffen werden, um das Auftreten von Be-
wegungskrankheit beim autonomen Fahren zu minimieren.
Ein weiterer wichtiger Aspekt ist, dass zukünftig auch län-
gere Fahrten in Kauf genommen werden, da Fahren nicht
mehr länger als Zeitverlust wahrgenommen wird [8]. Die
zunehmende Einwirkungsdauer der Schwingungen führt zu
einer höheren Belastung der Fahrgäste [17].
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Da vor allem vertikaldynamische Schwingungen, also
Huben, in einem niedrigen Frequenzbereich von 0,1Hz bis
ca. 1Hz als besonders störend wahrgenommen werden und
Kinetose verursachen, können geregelte semi-aktive oder
aktive Feder-Dämpfer-Systeme eine Abhilfe schaffen [18].
Dies könnte zu einer Renaissance von aktiven Systemen
führen und Möglichkeiten für neue Technologien bieten. Im
Gegensatz zu passiven oder semi-aktiven Systemen haben
aktive Systeme einen flexiblen Arbeitsbereich und können
daher auf Unsicherheit, beispielsweise eine plötzlich verän-
derte Anregung oder variierende Systemparameter, reagie-
ren. Des Weiteren können aktive Systeme einfederungsun-
abhängig Zug- und Druckkräfte stellen und somit Schwin-
gungen mindern [9]. Dieser Ansatz könnte zu einer Di-
versifizierung des Fahrzeugmarkts führen. Zum einen wird
es teure, komfort-orientierte und hochtechnisierte Fahrzeu-
ge, die als rollende Büros oder Wohnzimmer dienen und
maximalen Fahrkomfort bieten, geben. Zum anderen wer-
den preiswerte Zweckfahrzeuge, die den Anforderungen für
den Transportdienst gerecht werden, aber eher wie kleine
Stadtbusse sind und weder emotionale Anziehungskraft be-
sitzen noch hohen Komfortansprüchen genügen, eingesetzt
werden [18]. Stand der Technik bei aktiven Systemen ist
das Magic Body Control von Daimler [3]. Bei diesem Sys-
tem wird ein Hydraulikzylinder, der mit einer Stahlfeder in
Reihe geschaltet ist, als Aktor genutzt. Die verhältnismäßig
harte Stahlfeder wirkt sich bei höherfrequenten Anregungen
und beim passiven Betrieb negativ auf den Fahrkomfort auf.
Ein weiterer Nachteil ist, dass die bei Zugbelastung abge-
gebene Energie ungenutzt als Wärmeenergie in den Tank
fließt.

2 Die aktive Luftfeder der TU Darmstadt

Die aktive Luftfeder ist ein aktives Federelement auf Ba-
sis einer Luftfeder, das die oben angeführten Vorteile ei-
nes aktiven Systems mit denen einer Luftfeder vereint. Die
Axialkraft einer Luftfeder ergibt sich aus dem Produkt der
tragenden (druckeffektiven) Fläche AT und der Druckdif-
ferenz zwischen dem Innendruck der Luftfeder p und dem
Umgebungsdruck pu zu

F = .p − pu/AT : (1)

Um unterschiedliche Ansätze zur Anpassung der Axialkraft
der Luftfeder zu zeigen, wird Gl. (1) abgeleitet [2, 4]. Dies
führt zu

dF = AT dp + .p − pu/ dAT
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mit dem Polytropenexponent nP, dem Volumen der Luftfe-
der V , der Einfederung z, der Masse der Luft in der Luft-
feder m und deren Temperatur T , wobei alle Größe im Ar-
beitspunkt mit dem Index 0 gekennzeichnet sind. Der erste
Summand auf der rechten Seite von Gl. (2) beschreibt die
Kraftänderung aufgrund der Einfederung der Luftfeder, der
zweite aufgrund der zeitlichen Veränderung des Volumens
und der Tragfläche, der dritte den Einfluss der Temperatur-
änderung und der letzte den der Änderung der Luftmasse.
Eine Linearisierung von Gl. (2) für die Konstruktionslage
der Luftfeder (Einfederung z0 = 0) und die Annahme einer
adiabaten Zustandsänderung (nP = � , mit dem Isentropen-
exponent �) führt zu der resultierenden Axialkraft

F = F0 + c0 z + �F

= F0 + c0 z +
p0AT,0

m0
�m −

np0AT,0

V0
�V + p0 �AT ; (3)

mit der Luftfedersteifigkeit c = � p0AV0AT0=V0 für den
Fall eines Abrollkolbens ohne Konturierung und der Ver-
drängerfläche der Luftfeder AV0 = −dV=dz

ˇ̌
0. Folglich han-

delt es sich bei der aktiven Luftfeder um ein teiltragendes
System. Gl. (3) zeigt drei Möglichkeiten zur Verstellung
der Axialkraft unabhängig von der Einfederung auf: (i) eine
Anpassung der Luftmasse m, (ii) eine Anpassung des Luft-
federvolumens V oder (iii) eine Anpassung der Tragfläche
AT. Die typischen Stellfrequenzen zur Beeinflussung des
Aufbaus betragen bis zu ca. 5Hz, für die Beeinflussung
des Rads sind sogar Stellfrequenzen von bis zu 30Hz not-
wendig, [3, 9]. Aufgrund der Kompressibilität der Luft ist
eine Adaption der Luftmasse oder eine Anpassung des Vo-
lumens in diesen Frequenzbereichen technisch schwierig
realisierbar und der einzig technisch sinnvolle Ansatz ist
die Verstellung der Tragfläche der Luftfeder. Die Tragflä-
che einer Luftfeder mit Außenführung ist

AT � �

4
.rK + rA/2 ; (4)

wobei rK der Abrollkolbenradius und rA der Außenradi-
us der Luftfeder ist. Die Änderung der Tragfläche kann
über eine Verstellung des Abrollkolbenradius der Luftfe-
der erfolgen [2]. Hierfür wurde ein Luftfederabrollkolben
entwickelt, dessen Radius mit vier über den Umfang ver-
teilten Segmenten hydraulisch verstellt werden kann [5, 6],
Abb. 1. Eine Verstellung des Abrollradius hat direkt eine
Veränderung der tragenden Fläche der Luftfeder zur Folge.

Durch die Verwendung einer Doppelbalgluftfeder mit ei-
ner kreisringförmigen Tragfläche
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Abb. 1 Der Luftfederabrollkolben mit hydraulisch verstellbarem Kol-
bendradius rK, (1) ist der hydraulische Anschluss, (2) die verfahrbaren
Segmente, (3) der Luftfederrollbalg und (4) die Luftfederaußenführung

(1)

(2)

F
6
4
0
m
m

z

Abb. 2 Die aktive Luftfeder mit zwei hydraulisch verstellbaren Ab-
rollkolben, mit (1) und (2) beschriftet

Tab. 1 Kenndaten der aktiven Luftfeder, alle den oberen Abrollkol-
ben betreffenden Größen sind mit dem Index 1 bezeichnet, die für den
unteren mit 2

Stat. Druck pLF.z = 0/ 14bar (abs.)

Außenradius rA1 70mm

Abrollkolbenradius rK1 (52,5˙3)mm

Tragfläche AT1 (11740˙570)mm2

Außenradius rA2 63,5mm

Abrollkolbenradius rK2 (47�2,5)mm

Tragfläche AT2 (9545�340)mm2

Gesamttragfläche AT (2195˙910)mm2

Axialkraft F .z = 0/ (2850˙1180)N

Luftfedervolumen V0 2,8 l

Maximaler Federweg zmax ˙70mm

AT = AT1 − AT2 (5)

können bereits mit kleinen Änderungen der Abrollkolben-
radien große relative Flächenänderungen erreicht werden,
wenn beide Abrollkolben aktiv verstellbar ausgeführt wer-
den. Hierfür werden die Aktoren im oberen und im unteren
Kolben gegenläufig verfahren. Durch dieses gegenläufige
Verfahren können die Stellkraft vergrößert und die benötig-
te Stellleistung für die Aktoren verkleinert werden, da nur
Differenzkräfte gestellt werden müssen. Bisher sind keine
ähnlichen Technologien bekannt. Die Luftfeder von Meri-
tor [12] beispielsweise kann keine definierten Axialkräfte
stellen.

Um die Funktionsfähigkeit der aktiven Luftfeder zu zei-
gen und diese experimentell zu untersuchen, wurde ein
Demonstrator, bestehend aus der Luftfeder mit zwei hy-
draulisch verstellbaren Abrollkolben (Abb. 2), der hydrau-
lischen Ansteuerung der Aktoren, der hydraulischen Leis-
tungsversorgung und der Regelung aufgebaut. Die wichtigs-
ten Kenndaten des Demonstrators sind in Tab. 1 aufgelistet.

3 Modellbasierter Fahrwerksreglerentwurf

Die verbleibenden Abschnitte befassen sich mit der Fra-
ge der Auslegung des vorgestellten Aktors, damit dieser
sinnvoll als Bestandteil eines aktiven Fahrwerksystems ver-
wendet werden kann, bzw. ob der reale Prototyp für diese
Aufgabe geeignet ist.

Um den Aktor in einem aktiven Fahrwerk zu verwen-
den, ist eine entsprechende Regelung erforderlich. Eine gu-
te Übersicht zu der Regelung eines aktiven Fahrwerks ist
beispielsweise in [16, 9] zu finden. Der Schwerpunkt der
folgenden Betrachtungen liegt auf der grundsätzlichen Be-
wertung des vorgestellten Aktorkonzepts in Hinblick auf
den Einsatz in einer Fahrwerksregelung. Dazu wird sich
auf die Betrachtung linearer Regelungen beschränkt, da es
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Abb. 3 Gemessene F –z-Kurven (gefiltert)

in diesem Fall möglich ist, die erreichbaren Regelgüten zu
berechnen bzw. numerisch zu bestimmen, ohne dass dazu
Simulationen notwendig sind. Auch wird auf die Berück-
sichtigung von Sensoreigenschaften wie Rauschen verzich-
tet.

Modell Abb. 3 zeigt exemplarisch vier gemessene
Kraft–Einfederungs-Kurven der Luftfeder bei Vorgabe
einer harmonischen Solleinfederung mit der Frequenz f

und der Amplitude zmax, wobei die Frequenzen über 50Hz
durch eine Filterung im Frequenzbereich aus den Daten
entfernt wurden.

Die Verläufe zeigen, dass die mittlere Federsteifigkeit,
die ungefähr der Steigung der „Hauptachse“ der jeweiligen
Kurven entspricht, im geringen Maße von der Frequenz
und in etwas größerem Maße von der Amplitude der Bewe-
gung abhängt. Für die Amplituden von 10mm ergibt sich
eine Steifigkeit von ca. 10000N/m, bei 3mm von etwa
14000N/m. In den Versuchen zur Regelung hat sich ge-
zeigt, dass die Annahme einer linearen Federsteifigkeit von
10000N/m das Systemverhalten insgesamt gut beschreibt,
d.h. dass die Steifigkeit von der Gesamtbewegungsampli-
tude dominiert wird.

Zum anderen zeigt sich in der Ähnlichkeit der Kurven
zu gleicher Amplitude, dass die Reibungskräfte kaum einen
Einfluss von der Frequenz und damit der Geschwindigkeit
aufweisen. Dies deckt sich mit anderen Ergebnissen aus
der Literatur, nach denen die vorhandene innere Reibung
der Luftfeder, die aufgrund der Verformung des Rollbalgs
beim Abrollen entsteht, nicht von geschwindigkeitsabhän-
gigen Anteilen dominiert wird [10]. Von einer aufwändi-
gen Modellierung dieser Effekte, wie z.B. in der genannten
Quelle angegeben, wird hier abgesehen, da die Regleraus-
legung ohnehin an einem linearen Modell erfolgen soll.
Die Überprüfung der Annahme, dass eine lineare Betrach-
tung für den Zweck der Reglerauslegung zulässig ist, erfolgt
später anhand Messungen am realen System. Die viskose
Dämpfung der Luftfeder wird gegenüber des zusätzlichen
modellierten Dämpfers im HiL-System vernachlässigt.

Für den Reglerentwurf wird die Luftfeder somit über

F = F0 + cz + �FAkt (6)

beschrieben.
Das in Abb. 4 gezeigte Modell eines Viertelfahrzeu-

ges mit den in Tab. 2 aufgeführten Parametern bildet die
Grundlage der Betrachtungen zur Regelung. Für die Rad-
dämpfung wurde in Anlehnung an Puff [13] ein Lehr’sches
Dämpfungsmaß von ungefähr 0,1 angenommen. Die Auf-
baueigenfrequenz des Systems liegt im Arbeitspunkt etwas
niedriger als 1Hz, kann aber für den passiven Betrieb über
eine Vergrößerung der Tragfläche der Luftfeder auf über
1,1Hz erhöht werden. Die Eingangsgröße zur Regelung ist
uAkt, was über GAkt die eigentliche Stellkraft �FAkt ergibt.
Die Übertragungsfunktion des mit einem unterlagerten PD-
Regler betrieben Hydraulikaktors wurde wie in [4, 7] be-
schrieben experimentell identifiziert und ist

GAkt.s/ =
6151s + 5,272 � 105

s3 + 209,1s2 + 2,391 � 104s + 5,272 � 105 : (7)

Störeingang ist der Straßenverlauf zS. Ausgangsgrößen
können alle aus diesem Modell berechenbaren Größen
sein. Hervorzuheben dabei sind die Radlastschwankung

Abb. 4 Viertelfahrzeugmodell

Tab. 2 Parameterwerte des Viertelfahrzeugmodells

Aufbaumasse mA 290kg

Radmasse mR 40kg

Steifigkeit Federung cA 10000N/m .b=c/

Viskose Aufbaudämpfung dA 1140Ns/m

Radsteifigkeit cR 200000N/m

Raddämpfung dR 566Ns/m
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Tab. 3 Größen des Viertelfahrzeugmodells

zA Aufbauauslenkung

zR Radauslenkung

z Einfederung (z = zR − zA)

zS Straßenauslenkung

uAkt Stellgröße (Aktorsollkraft)

�FAkt Aktoristkraft

FR Radlast

FR,0 Stationäre Radlast am Arbeitspunkt

Alle Größen bis auf FR,0 beschreiben Abweichungen umArbeitspunkt.

FR = cR � .zS − zR/+dR � .PzS − PzR/ (alle Größen sind Größen
des linearisierten Systems, also Abweichungen um einen
Arbeitspunkt) und die Einfederung z = zR − zA. Die we-
sentlichen Größen des Systems sind in Tab. 3 zusammen-
gefasst.

H2-optimaler Reglerentwurf zur Fahrwerksregelung Die
H2-Norm eines stabilen, durchgriffsfreien Systems mit den
Eingängen w und den Ausgängen z, hier kurz als „z w“
geschrieben, entspricht der Summe der quadratisch inte-
grierten Einzelfrequenzgänge .zi  wj /.j!/ [19],

k z wk2 =
vuut 1

2�

X
i;j

Z 1
−1
j.zi  wj /.j!/j2d! :

Eine weitere, hier wesentliche Interpretation der H2-Norm
existiert für stochastische Signale. Stellt die Eingangsgrö-
ße w normiertes weißes Rauschen dar, dann entspricht die
H2-Norm auch der quadratisch summierten Standardabwei-
chungen �z;i der Ausgangssignale [19],

k z wk2 =
sX

i

�2
z;i :

Die Bewertungsgrößen für den Reglerentwurf sind die
Aufbaubeschleunigung RzA (entspricht dem Fahrkomfort),
die Radlastschwankungen FR (entspricht der Fahrsicher-
heit) sowie die Einfederung z und die Stellgröße uAkt (Si-
cherstellung der Funktion).

Eine in der Literatur verbreitete Möglichkeit, die Anre-
gung der Straße zu beschreiben, ist die Modellierung als
farbiges Rauschen, dessen Eigenschaften von der Straßen-
beschaffenheit und der Fahrgeschwindigkeit abhängen [9].
Basierend hierauf wurde – um die grundsätzlichen Zusam-
menhänge und Grenzen einer Regelung aufzuzeigen – für

Abb. 5 System für den Regler-
entwurf mit Preview

das vorgestellte vereinfachte, linearisierte Modell der Re-
gelstrecke der Ansatz einer H2-optimalen Regelung ge-
wählt.

Dem Reglerentwurf liegt damit das in Abb. 5 gezeigte
System zu Grunde. Dabei enthält

FS,TP.s/ = WTP.s/FS.s/
�
1ss2

�T
(8)

sowohl das Straßenmodell

FS.s/ = ˝0

p
v�zS;zS.˝0/

1

s + 2�fc
(9)

mit der Knickfrequenz fc = 0,1Hz, die verhindert, dass die
spektrale Dichte für kleine Erregerfrequenzen gegen unend-
lich geht, als auch einen Tiefpassfilter zweiter Ordnung

WTP.s/ =
1

4,053 � 10−3s2 + 1,273 � 10−2s + 1
(10)

mit der Grenzfrequenz fmax = 25Hz. Dieses sorgt da-
für, dass sich die Betrachtung auf die Frequenzen inner-
halb des Gültigkeitsbereichs des Viertelfahrzeugmodells be-
schränkt. Neben dem Straßenprofil zS werden die beiden
ersten Ableitungen ausgegeben. Zur Beschreibung einer ty-
pischen Bundesstraße ist das Unebenheitsmaß �zS;zS.˝0/ =
� � 2 � 10−6 m3 bei der Bezugswegkreisfrequenz ˝0 = 1m−1

angegeben [9]. Als Geschwindigkeit wird im Weiteren v =
100km/h verwendet.

Die Mess- und Bewertungsgrößen variieren und werden
im Weiteren genannt.

Wird die Funktion systune der Control System Toolbox
von MATLAB zur numerischen Optimierung des Reglers
verwendet, kann das Optimierungsproblem in der Form

min
K2K

�kRzA nk22 + ˛2
F � kFR  nk22

�
u.d.Bedingungen

k z  nk2 < �z;max; k uAkt  nk2 < �uAkt;max (11)

formuliert werden. Über K ist dabei eine geeignete Struk-
turbeschränkung des Reglers gegeben, wie z.B. Beschrän-
kungen auf statische Rückführungen. Variiert man ˛F, so
kann man damit die Gewichtung zwischen Aufbaubeschleu-
nigung und Radlastschwankungen verändern. Einfederung
und Stellgröße werden bezüglich ihrer Standardabweichung
beschränkt. Dabei ist hier �z;max auf 1=3 der maximalen
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Einfederung und �uAkt;max auf 1=3 der maximalen Aktorkraft
gesetzt.

Stellt man keine Strukturbeschränkungen an den Regler,
so kann der optimale Regler analytisch berechnet werden,
wenn das Gütekriterium

V 2 =k RzA  nk22 + ˛2
F� k FR  nk22

+ ˛2
z � k z  nk22 + ˛2

uAkt � k uAkt  nk22 + V 2
ny (12)

ohne Nebenbedingungen minimiert wird. Dabei muss mit
V 2
ny zumindest ein sehr schwaches Messrauschen, wie in

Abb. 5 angedeutet, ebenfalls berücksichtigt werden [19].
Die Einhaltung der Grenzen an die Einfederung und die
Stellgröße wird hierbei über eine iterative Anpassung der
Gewichte ˛z bzw. ˛uAkt erreicht.

Zuletzt ist noch anzumerken, dass die Einfederung z zu-
sätzlich über einen Integrator zurückzuführen ist. Dies ist
nötig, damit das Fahrzeug prinzipiell dem Verlauf der Stra-
ße folgt, da die Regler für sinkende Aufbaubeschleunigun-
gen zunehmend entkoppelnd wirken (vgl. [16]). Für die hier
gezeigten Entwürfe konnte der I-Anteil nachträglich hinzu-

a

b

c

Abb. 6 Grenzkurven für die optimale vertikaldynamische Abstim-
mung eines aktiven Fahrwerks in Abhängigkeit ausgewählter Aktorei-
genschaften und Regelungskonzepte im Konfliktdiagramm, bei dem
die Standardabweichung der Aufbaubeschleunigung über der bezoge-
nen Radlastschwankung dargestellt ist. (a) Einfluss der Aktordynamik,
(b) Einfluss der Aktorstellkraft, (c) Einfluss der Preview-Regelung

gefügt werden, wobei sich nur sehr geringe Abweichungen
der Frequenzgänge im niedrigen Frequenzbereich ergeben
haben. Prinzipiell wäre auch ein integrierter Entwurf denk-
bar.

Zunächst werden anhand der in den sogenannten Kon-
fliktdiagrammen (Abb. 6) dargestellten Ergebnisse in Form
von Paretolinien einige prinzipielle Betrachtungen, insbe-
sondere zum Einfluss eines Aktors, diskutiert. Die Pare-
tolinien sind Grenzlinien und visualisieren das Optimum
der jeweiligen Konfiguration. Im Anschluss werden die im
HiL-Versuch angewandten Regler in Abb. 7 vorgestellt. Bei
diesen Darstellungen ist auf der horizontalen Achse die
Standardabweichung �FR der Radlastschwankungen, bezo-
gen auf die statische Radlast FR,0, und auf der vertikalen
Achse die Standardabweichung �RzA der Aufbaubeschleu-
nigung aufgetragen. Zur Berechnung ist dabei immer von
einer durchschnittlichen Bundesstraße bei 100km/h ausge-
gangen.

Einfluss des Aktors Die graue Volllinie in den Plots in
Abb. 6 stellt die optimale Paretolinie dar, die bei Mitsch-
ke [9] analytisch hergeleitet und numerisch berechnet wird.
Diese basiert auf einer frequenzpunktweisen Betrachtung,
bei der für jede Frequenz in Abhängigkeit von ˛F die idea-
le „Aufteilung“ der Anregung auf Radlast und Aufbaube-
schleunigung vorgenommen wird, wobei auch immer da-
von ausgegangen wird, dabei die Phasen der entsprechen-
den Schwingungen ideal einstellen zu können. Es handelt
sich also um das Optimum, welches von keiner Regelung
oder Steuerung unterschritten werden kann. Andersherum
ist aber nicht gesagt, dass eine Regelung gefunden werden
kann, die diese Grenze erreicht.

Die graue Strichlinie in Abb. 6a zeigt das Optimum,
das mit einem passiven, linearen Feder-Dämpfer-System
mit Niveauregulierung erreicht werden kann. Die Paretoli-
nie besteht dabei aus den Optimalpunkten bei Variierung
von cA und dA, wobei nur positive Werte zugelassen sind
und die maximale Standardabweichung des Einfederwe-
ges, wie auch später für die aktiven Systeme, auf 20mm
beschränkt ist. Der schwarze Kreis markiert einen ty-
pischen Auslegungspunkt einer passiven Federung ohne
Niveauregulierung. Dieser kann wie hier, bei einer Aus-

Abb. 7 Grenzkurven für die optimale vertikaldynamische Abstim-
mung eines aktiven Fahrwerks unter Berücksichtigung des identifi-
zierten Aktors und ausgewählte Reglerkonfigurationen im Konfliktdia-
gramm
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legung auf geringe Radlastschwankungen, dicht an der
Paretolinie einer passiven Federung mit Niveauregulierung
liegen, da dies einer harten Auslegung entspricht, bei der
keine großen Einfederwege auftreten. Bei Auslegungen,
die mehr Gewicht auf die Aufbaubeschleunigungen legen,
d.h. diese verringern, würde sich der Abstand zwischen
einem passiven System und einem passiven System mit
Niveauregulierung vergrößern. Dies liegt daran, da dies
einer weicheren Auslegung entspricht, bei der im Fall ohne
Niveauregulierung die größer werdenden statischen Einfe-
derungswege kritisch werden.

Die durchgezogene schwarze Kurve in Abb. 6a stellt die
optimale Lösung des freien Optimierungsproblems mit der
Gütefunktion (12) dar, wobei die Größen zA, PzA, zR und PzR,
die für diese prinzipielle Betrachtung als messbar angenom-
men werden, zurückgeführt werden und ein idealer Aktor,
d.h. GAkt.s/ = 1, angenommen ist. Da alle mechanischen
Zustände zurückgeführt werden, ist dies die Paretolinie, die
von keinem (linearen) Regler unterschritten werden kann.

Um den prinzipiellen Einfluss einer Aktordynamik zu
betrachten, sind in Abb. 6a noch zwei Paretolinien ein-
gezeichnet, die jeweils für ein PT1-Aktormodell berechnet
wurden. Dabei sind die Eckfrequenzen 30Hz (Strichlinie)
und 5Hz (Punktlinie) betrachtet. Man sieht, dass im darge-
stellten Ausschnitt ein schnell-aktiver Aktor mit einer Eck-
frequenz von 30Hz keine signifikante Verschlechterung im
Vergleich zum idealen Aktor zur Folge hat. Mit einem lang-
sam-aktiven Aktor mit einer Eckfrequenz von 5Hz ergibt
sich zwar eine deutliche Reduktion in der erreichbaren mi-
nimalen Radlastschwankung, dagegen ist die Reduktion der
Aufbaubeschleunigung uneingeschränkt möglich. Dies ist
auch plausibel, da zur Reduktion der Radlastschwankung
der Aktor im Wesentlichen im Bereich der Radeigenfre-
quenz arbeiten muss.

In Abb. 6b ist der Einfluss der zur Verfügung stehenden
Stellgröße untersucht. Dabei ist ausgehend vom 5Hz-Aktor
mit einer maximalen Standardabweichung der Aktorkraft
von 300N diese auf 1000N erhöht. Die erreichbare Pareto-
front nähert sich in diesem Fall der des idealen Aktors an.
Auch dies ist plausibel, da mit der Erhöhung der Stellgröße
der sinkenden Aktorverstärkung entgegengewirkt werden
kann. Eine Erhöhung der zulässigen Stellgröße im Falle
des idealen Aktors bewirkt dagegen keine sichtbare Ver-
besserung und ist hier nicht gezeigt.

Wesentlich an Abb. 6a und Abb. 6b ist die Feststellung,
dass weder durch die begrenzte Aktordynamik noch durch
die Begrenzung der Stellkraft eine Einschränkung bezüglich
der Paretolinie im Bereich niedriger und mittlerer Aufbau-
beschleunigungen erfolgt.

Einfluss des Previews Für die Untersuchungen wurde das
von Schindler [14] vorgestellte Preview-Konzept verwen-
det. Bei dem Konzept werden aus entsprechenden Sensor-
daten der aktuelle Wert zS.t/ für die Position der Straßeno-

berfläche sowie deren ersten beiden Ableitungen PzS.t/ und
RzS.t/ berechnet. Diese Größen werden für die folgenden
Untersuchungen als bekannt angenommen.

In Abb. 6c sind die sich mit den zusätzlichen Messgrö-
ßen zS.t/, PzS.t/ und RzS.t/ ergebenden Paretokurven für den
idealen Aktor im Vergleich zu den Paretokurven ohne diese
Messgrößen dargestellt. Es wird deutlich, dass durch die
Rückführung dieser zusätzlichen Größen keine wesentliche
Verbesserung in den Paretokurven erreicht wird, und insbe-
sondere nicht die Lücke zwischen der Paretokurve bei Ver-
wendung eines idealen Aktors zur Optimalline nachMitsch-
ke verringert wird. Für den PT1-Aktor mit einer Grenzfre-
quenz von 5Hz ist der Unterschied noch geringer, so dass
hierfür nur die Paretokurve mit Preview gezeigt ist. Den-
noch spielt dieses Preview-Konzept eine wesentliche Rolle,
wenn wie im Folgenden, im Hinblick auf eine Implemen-
tierung, einfachere Regler betrachtet werden.

Ausgeführte Regelungen In Abb. 7 ist nochmals als Re-
ferenz das mit dem idealen Aktor und der Regelung mit
Preview erreichte Ergebnis aus Abb. 6c als Strichlinie ein-
getragen. Mit der schwarzen Volllinie ist das Ergebnis des
freien Entwurfs mit Preview unter Berücksichtigung des
identifizierten Aktormodells 7 gezeigt. Im Vergleich zu der
Punktlinie in Abb. 6c, welches dem gleichen Entwurf mit
dem als PT1-Glied idealisierten Aktors entspricht, zeigen
sich im Bereich niedriger Radlastschwankungen geringe
Abweichungen. Diese erklären sich damit, dass der rea-
le Aktor im Vergleich zu dem idealisierten PT1-Aktor für
höhere Frequenzen einen etwas größeren Phasenabfall auf-
weist.

Bisher wurden ausschließlich freie H2-optimale Regler
betrachtet. Diese geben das für die jeweilige Wahl an Mess-
größen erreichbare Optimum an, jedoch sind diese in der
Regel nicht für eine praktische Implementierung geeignet.
Zum einen haben sie eine relativ hohe Ordnung und zusätz-
lich keine guten Robustheitseigenschaften.

Daher zeigt die Strichpunktlinie in Abb. 7 das Ergebnis
für den identifizierten Aktor, wenn sich auf eine statische
Rückführung der Größen zA, PzA, zR und PzR,

uAkt = kzAzA + kPzA PzA + kzRzR + kPzR PzR ;

beschränkt wird. Dabei sind, wie auch für die folgenden
Entwürfe, zusätzlich die Reglerkoeffizienten jeweils auf
das Intervall Œ−1, 1�, bezogen auf normierte Systemgrö-
ßen (Kräfte: 1000N, Geschwindigkeiten: 0,1m/s, Strecken:
0,01m), beschränkt. (Für kzA ergibt sich damit beispiels-
weise ein Maximalwert von 1 � 1000 N0,01m .) Hier zeigt sich im
Vergleich zu den vorangehenden Betrachtungen eine deut-
liche Einschränkung der erreichbaren Güte bezogen auf die
freien H2-optimalen Regler.

In Abb. 7 ist mit dem ausgefüllten Kreis das optimale Er-
gebnis für den sehr einfachen Regleransatz uAktor = kPzA � PzA
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und ˛F = 0 dargestellt, wofür sich ungefähr kPzA = −1750
Ns/m ergibt. Man erreicht damit schon einenWert, der Nahe
der Paretolinie der statischen Rückführungen aller mechani-
schen Zustände liegt. Die erreichte Aufbaubeschleunigung
liegt deutlich unterhalb der, die sich für eine typische Aus-
legung einer klassischen, passiven Federung ergibt, welche
in Abb. 7 mit dem ungefüllten Kreis dargestellt ist.

Die gepunktete schwarze Paretolinie wurde mit dem
Regleransatz

uAkt = kPzA PzA + kPz Pz + kzS zS + kPzS PzS + kRzS RzS : (13)

erreicht, welcher einem einfachen, linearen Sky-Hook-An-
satz (statische Rückführung der Aufbau- und Einfederungs-
geschwindigkeiten) mit Preview entspricht.

Diese liegt im relevanten Bereich schon sehr nahe an
der Paretolinie, welches das mögliche Optimum unter Be-
rücksichtigung des identifizierten Aktors angibt (schwarze
Volllinie). Der wesentliche Nutzen dieses Preview-Konzep-
tes liegt hier also darin, eine hohe Güte mit einer sehr ein-
fachen Reglerstruktur zu erreichen. Die Paretolinie, welche
sich für eine statische Rückführung der Größen zA, PzA, zR
und PzR sowie den Preview-Größen ergibt, deckt sich nä-
herungsweise mit der des dynamischen Reglers (schwarze
Volllinie) und ist hier nicht dargestellt.

Das Quadrat in Abb. 7 markiert den Regler, der in
den HiL-Experimenten verwendet wird. Dieser besitzt die
Parameter kPzA = −1750Ns/m, kPz = 0, kzS = −3860N/m,
kPzS = −1016Ns/m and kRzS = −18,29Ns2/m.

In Hinblick auf eine praktische Realisierung könnte die
benötigte Aufbaugeschwindigkeit über einen Integrator mit
einem einfachen Hochpassfilter erster Ordnung aus der über
Sensoren gemessenen Aufbaubeschleunigung ermittelt wer-
den. Schon mit einer Zeitkonstante von 1s zeigen sich in
den berechneten Frequenzgängen nur sehr geringe Abwei-
chungen, ab einer Zeitkonstante von 10s liegen die Kurven
praktisch übereinander. In den HiL-Versuchen wurde, da

a b

Abb. 8 Untersuchung des Einflusses unsicherer Systemparameter und verschiedener Anregungen. (a) Einfluss der Aufbaumasse und Radsteifig-
keit (Schwarz: mA = 290kg, cR = 200 000N/m; Dunkelgrau: mA = 340kg, cR = 150 000N/m; Hellgrau: mA = 240kg, cR = 250 000N/m), (b)
Einfluss der Anregung (Schwarz: Bundesstraße @ 100km/h; Dunkelgrau: Autobahn @ 130km/h; Hellgrau: Landstraße @ 70km/h)

ohnehin an dieser Stelle auf eine genauere Modellierung der
Sensoreigenschaften verzichtet wurde, direkt die aus dem
HiL-Modell berechnete Aufbaugeschwindigkeit verwendet.

Robustheit und Einfluss der Straßenanregung Die bis-
herigen Betrachtungen zur Regelung gingen von bekann-
ten Streckenparametern aus. Für die praktische Anwendung
kann davon jedoch nicht ausgegangen werden. So kann z.B.
die Aufbaumasse mit der Beladung des Fahrzeuges schwan-
ken und die Radsteifigkeit wird vom Zustand (Luftdruck,
Alter, Typ) des Reifens abhängen. Es stellt sich in diesem
Kontext die Frage nach der Robustheit, d.h. ob der ausge-
legte Regler für alle möglichen Systemparameter die Stabi-
lität der Regelung sicherstellt und dabei eine ausreichende
Güte erreicht. Das Ergebnis der entsprechenden Untersu-
chungen ist in Abb. 8a zusammenfassend dargestellt.

Die Ergebnisse des vorangegangenen Abschnitts sind da-
bei in Schwarz eingezeichnet. In Dunkelgrau ist das Ergeb-
nis für die Parameter mA = 340kg und cR = 150 000N/m
und in Hellgrau für mA = 240kg und cR = 250 000N/m dar-
gestellt. Diese Paarungen stellen die ungünstigsten Kombi-
nationen dar. Der ausgelegte Regler ist dabei immer der-
selbe, der für die Nennparameter mA = 290kg und cR =
200 000N/m ausgelegt ist. Dieser ist in allen Fällen stabil.
Um die Güte zu beurteilen, sind für die genannten Parame-
tervariationen auch wieder die Paretolinien neu berechnet
worden. Es zeigt sich, dass in allen Fällen der ausgelegte
Regler nahe der jeweiligen Paretolinie liegt. Damit kann der
Regler als ausreichend robust angesehen werden.

Eine ähnliche Fragestellung stellt sich bezüglich der
Auswirkung verschiedener Straßenanregungen. Da dies
keine Unsicherheit in den Systemparametern ist, stellt sich
zwar prinzipbedingt die Frage nach der Stabilität nicht, je-
doch ist es von praktischem Interesse, wie gut ein für einen
bestimmten Straßentypen ausgelegter Regler bei anderen
Straßentypen arbeitet.

Bei der angewendeten Modellierung der Anregung än-
dert die Fahrgeschwindigkeit oder der Straßentyp letztlich
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Abb. 9 Frequenzabhängi-
ge Bewertungsgewichte der
Aufbaubeschleunigung nach
VDI-Richtlinie 2057. (Punkte:
Aus [17] entnommenen Daten,
nach zusätzlicher Skalierung.
Volllinien: Approximation der
Verläufe über minimalphasige
Übertragungsfunktionen.) (a)
Bewertungsgewicht Kinetose,
(b) Bewertungsgewicht Kom-
fort

a b

nur einen Faktor im Formfilter, so dass der wesentliche
zu beachtende Einfluss die Begrenzungen sind. In Abb. 8b
sind dazu Ergebnisse für eine Bundesstraße bei 100km/h
(Schwarz), eine Autobahn bei 130km/h (Dunkelgrau) und
eine Landstraße bei 70km/h (Hellgrau) dargestellt. Bezüg-
lich der Stellgrößen- und Einfederungsbegrenzungen ist die
stärkste Anregung am kritischsten, so dass der bisher ausge-
legte Regler über einen konstanten Faktor soweit gedämpft
wurde, dass die maximale Standardabweichung der Stell-
kraft auch für diesen Fall nicht überschritten wird. Die Pa-
retolinien sind hingegen wieder speziell für jede Anregung
berechnet.

Es zeigt sich, dass der für die Landstraße ausgelegte
Regler in allen Fällen nahe der jeweiligen Paretolinie liegt.
Es ist also möglich, einen festen Regler über einen relativ
breiten Bereich möglicher Anregungen zu nutzen. Sollen
die damit einhergehenden geringen Abstriche bei schwä-
cheren Anregungen nicht in Kauf genommen werden bzw.
der Bereich, für den die Regelung auszulegen ist, zu breit
werden, so können einfache adaptive Ansätze zum Einsatz
kommen.

Frequenzabhängige Bewertung Untersuchungen zei-
gen, dass die Empfindlichkeit des Menschen gegenüber
Schwingungen vom Einwirkungsort sowie der Frequenz
der Schwingungen abhängt. Diese Erkenntnis findet sich in
der VDI-Richtlinie 2057 [17] wieder.

Die hier angewandte Methodik zur Reglerauslegung er-
laubt es, diese Frequenzabhängigkeit direkt zu berücksich-
tigen. Hierzu wird von den in Abb. 9 durch Punkte darge-
stellten Verläufe der frequenzabhängigenGewichtungen der
Aufbaubeschleunigung bezüglich dessen Einfluss auf Kine-
tose und Komfortempfinden ausgegangen, die [17] entnom-
men sind. Dabei ist auf die Skalierung der Frequenzachse
in Abb. 9a zu achten. Wie eingangs schon erläutert, wird

Abb. 10 Bewertungsgrößen für
Reglerentwurf. (a) Bewertungs-
größen ohne frequenzabhängige
Bewertung, (b) Bewertungs-
größen bei Frequenzbewertung
nach VDI-Richtlinie 2057

a b

Kinetose im Wesentlichen von sehr niedrigen Frequenzen
unter 1Hz hervorgerufen.

Um diese Gewichtungen in den Reglerentwurf zu
integrieren, werden die Punkte zunächst durch die in
Schwarz dargestellten Frequenzgangsverläufe minimalpha-
siger Übertragungsfunktionen Wf.s/ bzw. Wk.s/ approxi-
miert. Diese Übertragungsfunktionen können als frequenz-
abhängige Gewichte der Bewertungsgröße RzA verwendet
werden, wie es in Abb. 10b dargestellt ist. Neben diesen
beiden Gewichten tritt im Vergleich zur einfachen Bewer-
tung der Aufbaubeschleunigung nach Abb. 10a noch der
weitere Entwurfsparameter ˛f 2 Œ0, 1� auf, mit dem die re-
lative Gewichtung zwischen Kinetose (˛f = 1) und Komfort
(˛f = 0) festgelegt werden kann. Die Gewichte Wf.s/ und
Wk.s/ sind jeweils so skaliert, dass die Fläche unterhalb
des Frequenzgangs der Gewichte zwischen 0 und 25Hz
jeweils gerade 2� � 25/s entspricht. Dadurch wird erreicht,
dass die Gewichtung zwischen der (bewerteten) Aufbau-
beschleunigung sowie der Radlastschwankungen über ˛F

unabhängig von ˛f vergleichbare Ergebnisse liefert.
Der sich durch den Parameter ˛f ergebende Entwurfsfrei-

heitsgrad ist in Abb. 11 veranschaulicht. Dort sind die Fre-
quenzgänge des Störeingangs n auf die Radlastschwankun-
gen und die Aufbaubeschleunigung für verschiedene Regler
gezeigt, d.h. das Formfilter FS,TP ist hierbei enthalten, die
Filter Wf und Wk hingegen nicht. Es zeigt sich deutlich,
wie über ˛f Einfluss auf den Verlauf der gezeigten Größen
genommen werden kann.

Der sich ergebende Verlauf des Frequenzganges der Auf-
baubeschleunigung für die Optimierung mit ˛f = 0 (Strich-
linie) ist ähnlich dem, welchen man im Fall ohne frequenz-
abhängige Optimierung erhält (Volllinie), wobei die geringe
Überhöhungmit ˛f = 0 im Bereich um 1Hz noch etwas grö-
ßer ist. Für größer werdende ˛f wird die Beschleunigung
im niedrigen Frequenzbereich effektiv reduziert, womit je-
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Abb. 11 Frequenzgänge des
geregelten Systems in Abhän-
gigkeit von ˛f. (Der verbleiben-
de Entwurfsparameter ˛F ist für
alle gezeigten Fälle 1,75.)

Tab. 4 Wesentliche Größen und
Nomenklatur zum Reglerent-
wurf

n Normiertes weißes Rauschen (Bewertungseingang)

FS,TP Formfilter von n auf Straßenanregung zS, PzS und RzS

˛F Gewichtungsfaktor Radlastschwankungen

˛f Gewichtungsfaktor „Kinetose“ bei frequenzabhängiger Gewichtung

�x Standardabweichung des Signals „x“

kx Verstärkungsfaktor der statischen Rückführung des Signals „x“ auf uAkt

y u (Teil-)System von Eingang u auf Ausgang y

doch eine entsprechende Erhöhung im mittleren Frequenz-
bereich auftritt.

Die wesentliche Nomenklatur zum Reglerentwurf ist in
Tab. 4 zusammengefasst.

Fazit Aufgrund der begrenzten Dynamik müssen mit
dem Aktor gegenüber einer idealen Referenz bzw. schnel-
ler ausgelegten Aktoren gewisse Abstriche bezüglich der
erreichbaren minimalen Radlastschwankungen in Kauf ge-
nommen werden. Bezüglich des Fahrkomforts gilt dies je-
doch nicht. Es wurde gezeigt, dass mit dem Aktor ein we-
sentlicher Komfortgewinn erreicht und dieser damit prin-
zipiell zur aktiven Fahrwerksregelung eingesetzt werden
kann. Da für die Erhöhung des Komforts bzw. insbeson-
dere zur Vermeidung von Kinetose der unterste Frequenz-
bereich maßgeblich ist, bringt eine Auslegung des Aktors
hin zu höherer Dynamik und/oder höheren Stellkräften kei-
ne Vorteile.

Für die Anwendung ohne Preview konnte zwar auch
schon ein einfacher Regler angegeben werden, der zu ei-
ner deutlichen Verbesserung führt. Hier wäre aber noch
eine systematische Untersuchung einfacher dynamischer
Regler durchzuführen, um die Lücke zu der Paretolinie
der dynamischen Zustandsrückführung zu minimieren. Des
Weiteren sollte die verwendete Sensorik mit deren realen
Rauscheigenschaften berücksichtigt werden, was sich in
das Entwurfskonzept einfach integrieren lässt. Auch wären
weitere Untersuchungen zu alternativen Preview-Konzepten
interessant, um die Lücke zwischen den hier betrachteten
Preview-Reglern und der Optimallinie nach Mitschke zu
verringern.

In den Betrachtungen dieses Abschnitts wurden aus-
schließlich stochastische Straßenanregungen berücksich-
tigt, da diese im Hinblick auf den Komfort bei längeren
Fahrten wesentlich sind. Durch eine geeignete Wahl von
Formfiltern ließen sich aber auch impulsartige Anregungen
einbeziehen.

Es konnte gezeigt werden, dass mit der aktiven Luftfeder
Schwingungen, die Kinetose verursachen können, gemin-
dert werden können und eine Steigerung des Fahrkomforts
möglich ist.

4 Aktorvalidierung in Hardware-in-the-
Loop-Experimenten

Um die aktive Luftfeder unter realistischeren Bedingun-
gen untersuchen zu können, werden Hardware-in-the-Loop
(HiL)-Versuche auf der Einachsprüfmaschine des Herstel-
lers MTS durchgeführt. Bei diesen Versuchen wird die Luft-
feder mit einem virtuellen Viertelfahrzeug, das parallel in
einer Echtzeitsimulationsumgebung von dSPACE simuliert
wird, gekoppelt. Der prinzipielle Aufbau und die Signal-
und Leistungsflüsse bei den HiL-Versuchen sind in Abb. 12
in einer vereinfachten Form dargestellt. Die in der Echtzeit-
simulation berechnete Einfederung der Luftfeder wird der
Prüfmaschine übermittelt, welche sie über eine interne Re-
gelung einstellt. Die gemessene Axialkraftantwort F wird
in die Simulation zurückgeführt (closed loop simulation).
Der Regler wird ebenfalls in dem Simulationsmodell ab-
gebildet. HiL-Versuche bieten den Vorteil, dass bereits in
einer frühen Phase der Entwicklung die Wechselwirkun-
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Abb. 12 Prinzipieller Aufbau bei den HiL-Versuchen mit der aktiven
Luftfeder

gen der aktiven Luftfeder mit dem Gesamtsystem unter-
sucht werden können. Außerdem besteht die Möglichkeit,
Parameter des virtuellen Systems einfach zu variieren und
somit die aktive Luftfeder bei unterschiedlichen Testszena-
rien (unterschiedliche Beladungen, Anregungen, usw.) zu
untersuchen.

Das softwareseitig simulierte System entspricht dem in
Abb. 4 gezeigten Viertelfahrzeugmodell ohne die Steifig-
keit cA und die Stellkraft �FAkt, die durch die reale Luft-
feder erzeugt werden. Der viskose Dämpfer mit der Dämp-
fungskonstante dA hingegen wird simuliert. Während der
Versuche wird die aktuelle Einfederung aus der Systemdy-
namik, der gemessene Kraftantwort der aktiven Luftfeder
(Glättung über ein Butterworthfilter zweiter Ordnung mit
einer Grenzfrequenz von 170Hz) sowie dem hinterlegten
Straßenverlauf berechnet und an die Prüfmaschine (Hydro-
pulser) übertragen, die diese dann einregelt. Für die genaue-
re Betrachtung des HiL-Prüfstandes muss dessen Übertra-
gungsverhalten berücksichtigt und zwischen der berechne-
ten und der tatsächlichen Einfederung unterschieden wer-
den. Es hat sich gezeigt, dass der positionsgeregelte Hydro-
pulser im relevanten Frequenzbereich bis 25Hz näherungs-
weise durch eine Totzeit von 10ms beschrieben werden
kann, was sich mit bekannten Ergebnissen deckt [1]. Die
Abtastzeit beträgt 1ms.

Abb. 13 Berechnete Frequenz-
gänge des ungeregelten und
geregelten Systems zur Be-
trachtung des Einflusses des
HiL-Prüfstandes (Volllinie: Oh-
ne HiL-Einfluss, Strichlinie: Mit
HiL-Einfluss).

Der Einfluss des Übertragungsverhaltens der Prüfma-
schine auf die Ergebnisse ist direkt an den berechneten
Frequenzgängen des Gesamtsystems, die in Abb. 13 exem-
plarisch für den Fall ohne Regelung und für eine Regelung
mit Preview dargestellt sind, zu erkennen. Dabei ist die Tot-
zeit durch eine Padé-Approximation berücksichtigt. Es ist
zu erkennen, dass der HiL-Prüfstand einen geringen Ein-
fluss zeigt, der noch gut zu tolerieren ist. Um diesen weiter
zu verringern, könnte, da eine periodische Anregung ver-
wendet wird, beispielsweise eine iterativ lernende Regelung
(ILR) für den Weg der Prüfmaschine verwendet werden.
Aufgrund der geringen Auswirkung ist hier jedoch darauf
verzichtet.

Zur Messung ist eine stochastische Straßenanregung
über das beschriebene Formfilter FS,TP für eine Zeit von
20 Sekunden berechnet. Diese wird periodisch im HiL-
Modell auf das System gegeben. Es werden nach dem Ein-
schwingen des Systems drei Perioden aufgezeichnet und
mit diesen Daten eine Frequenzgangsschätzung durchge-
führt. Die in Abb. 14 gezeigten Frequenzgänge sind die
des Systems inklusive des Formfilters FS,TP, also dem Ein-
gang n, mit den Ausgängen Radlastschwankung FR und
Aufbaubeschleunigung RzA.

Zur Identifikation eines Frequenzganges wäre an sich ein
breitbandiges Anregungssignal mit gleichmäßigerer Leis-
tungsdichte, wie z.B. ein Gleitsinussignal, günstiger. Es
wurde jedoch die beschriebene Anregung basierend auf der
stochastischen Straßenanregung verwendet, um ein reali-
tätsnäheres Signal zu erhalten. Da damit jedoch die Be-
rechnung der Frequenzgänge zu Frequenzen, die relativ
schwach gegenüber benachbarten Frequenzpunkten ange-
regt sind, problematisch ist, sind in den gezeigten Frequenz-
gängen diejenigen Frequenzpunkte nicht eingezeichnet, für
die die Leistungsdichte der Anregung um mehr als den Fak-
tor 100 kleiner ist als die eines benachbarten Frequenzpunk-
tes.

In Abb. 14a sind die Ergebnisse dargestellt, die sich mit
dem beschriebenen Verfahren und einer statischen Rück-
führung der Aufbaugeschwindigkeit, uAkt = kPzA � PzA, für
die Reglerparameter kPzA = 0 und −1750Ns/m ergeben.
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Zusätzlich ist im zweiten Fall noch, wie bei allen Versu-
chen mit einer aktiven Regelung, das Integral der Einfede-
rung über den Faktor 6000N/(ms) zurückgeführt. Dies ist
notwendig, um sicherzustellen, dass das Fahrwerk im Mit-
tel eine Einfederung von Null besitzt und beispielsweise
nach einer Sprunganregung angemessen zügig in die Mit-
tellage zurückkehrt. Bei den gezeigten Regelungen beein-
flusst dieser I-Anteil den Frequenzgang nur minimal bei
niedrigen Frequenzen. Die Volllinien zeigen die gemesse-
nen Frequenzgänge, während die Strichlinien die basierend
auf der Modellierung berechneten Frequenzgänge darstel-
len. Bei dieser Berechnung sind auch die genannten Effekte
(Totzeit, Filterung) des HiL-Prüfstandes berücksichtigt.

In Abb. 14b ist der Regler aus Abb. 14a mit dessen Pre-
view-Variante verglichen. In Abb. 14c ist der Preview-Reg-
ler aus Abb. 14b, welcher ohne frequenzabhängige Bewer-

Abb. 14 Vergleich der ge-
messenen (HiL-Simulation)
und simulierten Frequenzgänge
(Volllinien: Messung, Strichli-
nien: Simulation). (a) Vergleich
ungeregeltes mit geregeltem
System (ohne Preview), (b) Ver-
gleich der Regelung mit und
ohne Preview, (c) Vergleich ver-
schiedener Reglerauslegungen
(mit Preview)

a

b

c

tung ausgelegt wurde, mit einem nach Abb. 14c ausgelegten
Regler mit ˛f = 1 verglichen.

Man kann erkennen, dass die Vereinfachungen der Mo-
delle für den durchgeführten Reglerentwurf zulässig sind.
So zeigt sich für jeden der drei Vergleiche qualtitativ eine
gute bis sehr gute Übereinstimmung zwischen Modell und
Messung.

Auch quantitativ liegt die Abweichung des einfachen
Modells von den Messdaten im Rahmen. Die Aufbaueigen-
frequenz wird tendenziell unterschätzt. Die Überhöhung im
Bereich der Aufbaueigenfrequenz ist im Fall ohne Regelung
etwas über- und im geregelten Fall etwas unterschätzt. Hier
zeigt sich das eigentlich nichtlineare Verhalten der Luftfe-
der, d.h. die Abhängigkeit der Steifigkeit von Amplitude
und Frequenz und der nichtlinearen Balgreibung. Am deut-
lichsten sind diese Effekte im Fall der Regelungmit Preview
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und der frequenzabhängigen Bewertung zu sehen, was da-
rin begründet ist, dass die Einfederwege mit bis zu˙30mm
in diesem Fall deutlich höher sind als in allen anderen Fäl-
len (ca. ˙10mm, der berechnete Regler lag in keinem der
Fälle an der zugelassenen Grenze bezüglich der Standardab-
weichung der Einfederung). Um das Modell als Grundlage
einer weiteren Optimierung der Regler zu verwenden, soll-
te insbesondere die Modellierung des Federbalges genauer
erfolgen.

Die Messungen zeigen, dass die aktive Federung im Ver-
gleich zur passiven Luftfeder (kPzA = 0) – und damit auch
deutlich gegenüber einer hier nicht dargestellten passiven,
klassischen Federung – einen weiteren Komfortgewinn im
niedrigen Frequenzbereich um die Aufbaueigenfrequenz er-
reicht.

5 Zusammenfassung und Ausblick

In diesem Beitrag wurde die an der TU Darmstadt entwi-
ckelte Luftfeder vorgestellt und ihre Funktionsweise erläu-
tert. Bei der aktiven Luftfeder handelt es sich um ein teiltra-
gendes aktives System, das zur Schwingungsminderung in
Fahrzeugen eingesetzt werden kann. Das Funktionsprinzip
konnte mit einem Prototyp nachgewiesen werden.

Am Beispiel des Viertelfahrzeug-Modells konnte gezeigt
werden, dass auch bei der Auslegung eines aktiven Sys-
tems ein Zielkonflikt zwischen minimaler Aufbaubeschleu-
nigung (maximalem Fahrkomfort) und minimaler Radlast-
schwankung (maximaler Fahrsicherheit) besteht. Mithilfe
eines im Sinn der H2-Norm optimalen Reglerentwurfs wur-
den der Einfluss der Stellkraft des Aktors, der Aktordy-
namik und der Reglerstruktur auf die Paretokurve, die das
erreichbare Optimum für die jeweilige Konfiguration reprä-
sentiert, gezeigt. Es konnte dargelegt werden, dass mit ei-
nem (linearen) Skyhook-Regler in Kombination mit einem
Preview-Ansatz gute Ergebnisse erzielt werden können. Ex-
emplarisch konnte die Robustheit der Regelung für unter-
schiedliche Systemparameter wie Beladung und Radsteifig-
keit als auch variierende stochastische Anregungen gezeigt
werden. Des Weiteren wurde dargelegt, wie bei dem Regler-
entwurf die frequenz-spezifische Empfindlichkeit des Men-
schen gegenüber Schwingungen mithilfe von Gewichtungs-
filtern berücksichtigt werden kann. Die Ergebnisse konnten
in HiL-Versuchen experimentell bestätigt werden. Darüber
hinaus wurde gezeigt, dass mit der aktiven Luftfeder so-
wohl der Fahrkomfort gesteigert als auch Schwingungen,
die Kinetose verursachen, gemindert werden können.

Im nächsten Schritt soll auf die (simulierte) hydrauli-
sche Dämpfung verzichtet und eine pneumatische Dämp-
fung in die aktive Luftfeder integriert werden. Diese wird
dann zum aktiven Luftfederdämpfer, der die Funktionen
„Last tragen“, „Federn“, „Kraft stellen“ und „Dämpfen“ in

einem Bauteil vereint. Die frequenz-spezifische pneumati-
sche Dämpfung [11] bringt vor allem bei hochfrequenten
Anregungen den Vorteil, dass der Aktor nicht gegen den hy-
draulischen Dämpfer, der dann „versteift“, arbeiten muss.
Abschließend ist geplant, die Dauerfestigkeit des aktiven
Systems in Versuchen experimentell nachzuweisen.
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