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ifferentialgetriebene fahrerlose Transportfahr-

zeuge (FTF) mit mehreren passiven Stützrädern

sind bei starrer Radanbindung statisch überbestimmt. 

Die für Bremsen und Halten verfügbare Antriebsrad-

Normalkraft lässt sich deshalb aus der Nenngeometrie 

nicht ableiten. Die DIN EN ISO 3691-4 fordert wirksames 

Bremsen und Halten, legt jedoch keine Mindest-An-

triebsradnormalkraft fest. Der Beitrag vergleicht sechs 

passive Fahrwerksarchitekturen analytisch und in einer 

Mehrkörpersimulation unter identischen Randbedin-

gungen, mit 33 praxisrelevanten beziehungsweise norm-

orientierten Szenarien je Architektur zu Neigung, Anfah-

ren, Bremsen, diskreten Bodenstörungen und Zuladung. 

Aus den Ergebnissen entsteht eine Hilfestellung für die 

Architekturauswahl: welche Bauform sich unter welchen 

Bodenverhältnissen eignet und welcher konstruktive 

Aufwand dafür nötig ist.  

[Schlüsselwörter: Fahrwerksarchitektur, Antriebsradnormal-

kraft, Radlastverteilung, statische Überbestimmtheit, fahrerlose 

Transportfahrzeuge] 

ifferential-drive automated guided vehicles (AGVs)

with multiple passive support wheels are statically

indeterminate when the wheels are rigidly attached to the 

chassis. Consequently, the drive-wheel normal force 

available for braking, and holding cannot be derived 

from the nominal geometry alone. DIN EN ISO 3691-4 

requires effective braking and holding but does not spec-

ify a minimum drive-wheel normal force. This paper 

compares six passive chassis architectures analytically 

and by multibody simulation under identical boundary 

conditions. Each architecture is evaluated in 33 stand-

ards-oriented and practically relevant scenarios covering 

slopes, acceleration, braking, discrete floor disturbances, 

and payload variations. The results provide a decision 

framework for chassis selection by identifying which ar-

chitectures are suitable for different floor conditions and 

what level of mechanical complexity is required.  

[Keywords: chassis architecture, drive-wheel normal force, 

wheel load distribution, static indeterminacy, automated guided 

vehicles] 

1 EINLEITUNG UND PROBLEMSTELLUNG 

Differentialgetriebene Fahrwerke bestehen aus zwei unab-

hängig angetriebenen, starr ausgerichteten Rädern auf einer 

gemeinsamen Achse sowie mindestens einem nicht ange-

triebenen Stützpunkt. Ihre Verbreitung in der Intralogistik 

beruht nach [1], [2] insbesondere auf drei Eigenschaften 

dieser Anordnung. 

1) Durch gegenläufige Ansteuerung der beiden An-

triebsräder lässt sich der Bahnradius bis auf null

reduzieren (Abbildung 1). Das Fahrzeug dreht

dann um den Mittelpunkt seiner Antriebsachse.

Für Anwendungen mit begrenzten Rangierflä-

chen ist das der wichtigste Vorteil gegenüber ge-

lenkten Bauformen.

2) Zwei Antriebe genügen zugleich für alle Bewe-

gungen in der Ebene, separate Lenkaktoren ent-

fallen. Die Stützräder bleiben passiv und sind

häufig als frei schwenkbare Kastorrollen ausge-

führt, was den Aufbau vereinfacht.

3) Die Zuordnung zwischen Radgeschwindigkeiten

und Fahrzeugbewegung bleibt dabei geschlossen

darstellbar, was Bahnplanung und Odometrie

vereinfacht.

Zwei Antriebsräder allein sind in Nickrichtung nicht 

standsicher, mindestens ein dritter Auflagepunkt ist erfor-

derlich. Drei Punkte genügen und führen auf eine statisch 

bestimmte Konfiguration, deren Radlasten sich allein aus 

den Gleichgewichtsbedingungen berechnen lassen, ohne 

Kenntnis von Steifigkeiten. In der Praxis ist eine Ausfüh-

rung mit vier Stützrädern verbreitet, um die Antriebsachse 

und damit den Drehpunkt mittig im Fahrzeug anordnen zu 

können sowie Kippstabilität zu erhöhen [3]. Mit mehr als 

drei Auflagepunkten wird das Fahrwerk statisch überbe-

stimmt, wie auch die VDI 2510 in Abschnitt 4.3.1.3 be-

schreibt [4]. 

Abbildung 1 zeigt die typische Sechsradanordnung und 

verdeutlicht anhand des Stillstands und des Drehens auf der 

Stelle das Zusammenspiel von Antriebsrädern (AL, AR) 

und frei schwenkbaren Lenkrollen (VL, VR, HL, HR). 

D 

D 
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Abbildung 1. Radkonfiguration eines differentialgetriebenen 

FTF im Stillstand und beim Drehen auf der Stelle 

Ohne Fahrwerksanpassung (starres Fahrwerk) ist die 

Folge konstruktiv problematisch. Die Radlastverteilung 

folgt den Steifigkeiten, den Fertigungstoleranzen und der 

momentanen Bodenlage statt der Nenngeometrie. Bereits 

Höhenabweichungen der Aufstandspunkte im Millimeter-

bereich verschieben die Lasten erheblich, weil die elasti-

sche Nachgiebigkeit der Räder in derselben Größenord-

nung liegt [5]. Solche Abweichungen treten auch durch 

Fugen, Lücken und Stufen realer Hallenböden auf [6]. 

Die DIN EN ISO 3691-4 fordert in Abschnitt 4.2, dass 

ein fahrerloses Flurförderzeug unter den vom Hersteller 

festgelegten Einsatzbedingungen zum Stillstand gebracht 

und im Stillstand gehalten werden kann. Der Bremsvor-

gang muss dabei innerhalb der Reichweite der Personener-

kennungseinrichtung abgeschlossen sein. Dabei sind unter 

anderem Reibung, Boden, Gefälle und Nennlast zu berück-

sichtigen. Voraussetzung hierfür ist, dass die Antriebsräder 

die erforderlichen Längskräfte auf den Boden übertragen 

können[6]. 

An der Kraftschlussgrenze ist die übertragbare Längs-

kraft eines Antriebsrads begrenzt durch [7]: 

𝐹𝑥,𝐴 ≤ 𝜇 ∙ 𝐹𝑁,𝐴, 𝐹𝑥,𝐴,𝑚𝑎𝑥 = 𝜇 ∙ 𝐹𝑁,𝐴 (1.1) 

Wobei Fx,A,max = Fx,AL,max + Fx,AR,max die maximal über-

tragbare Längskraft des Antriebsrads in Fahrtrichtung ist, μ 

der Kraftschlussbeiwert zwischen Rad und Boden und 

FN,A =  FN,AL + FN,AR die Normalkraft. Der Boden kann

schwierig angepasst werden, maßgebend ist daher die Nor-

malkraft FN,A am jeweiligen Antriebsrad. Verlagert sich ein

Teil der Last auf die passiven Stützräder, sinkt die an den 

Antriebsrädern verfügbare Normalkraft und damit unmit-

telbar die maximal übertragbare Traktions- und Brems-

kraft. Bei einer starren Abstützung, wie in Abbildung 2, 

stehen den sechs unbekannten Normalkräften die Glei-

chungen ∑ 𝐹𝑦 = 0, ∑ 𝑀𝑥 = 0 und ∑ 𝑀𝑧 = 0 gegenüber,

sofern der Schwerpunkt Senkrecht über der Antriebsachse 

liegt. Den sechs unbekannte Normalkräfte stehen drei 

Gleichgewichtsbedingungen gegenüber woraus der Über-

bestimmtheitsgrad 𝑈 = 3 folgt. 

Abbildung 2. Räumliche Abstützung des sechsrädrigen Fahr-

zeugs mit den sechs Normalkräften und den Antriebskräften an 

beiden Antriebsrädern 

Die verfügbare Traktions- und Bremskraft wird somit 

wesentlich durch die Radlastverteilung bestimmt. Diese 

hängt wiederum von der Fahrwerksarchitektur und deren 

Freiheitsgraden ab. Für eine sichere Kraftübertragung sind 

daher sowohl kontinuierlicher Bodenkontakt als auch eine 

ausreichende Normalkraft an den Antriebsrädern erforder-

lich. Entsprechend nennt [8] den kontinuierlichen Boden-

kontakt der traktionsübertragenden Elemente als Ausle-

gungsanforderung für Aufhängungssysteme. 

Eine explizite Mindestnormalkraft der Antriebsräder 

legt die DIN EN ISO 3691-4 jedoch nicht fest. Ebenso gibt 

sie nicht vor, wie eine ausreichende Antriebsrad-Normal-

kraft konstruktiv durch die Fahrwerksarchitektur sicherzu-

stellen ist. Die Norm definiert den Boden grundsätzlich als 

ebene, glatte Oberfläche. Abschnitt 6.2.7 berücksichtigt je-

doch ausdrücklich auch Abweichungen vom ideal ebenen 

Boden, darunter Fugen sowie unterschiedliche Bodenni-

veaus wie Lücken und Stufen [6]. Solche lokalen Boden-

störungen können die Radlastverteilung und damit die ver-

fügbare Antriebsrad-Normalkraft beeinflussen. 

Für intralogistische Fahrzeuge liegen bislang nur Tei-

luntersuchungen zur Radlastverteilung und Aufhängung 

vor [9], [10], [11]. Nach Kenntnis der Autoren fehlt ein ar-

chitekturübergreifender FTF-Vergleich unter identischen 

Randbedingungen. 

Ziel des Beitrags ist eine Hilfestellung für die Auswahl 

einer geeigneten Fahrwerksarchitektur mit Differentialan-

trieb. Untersucht werden sechs passive Konzepte:  

1) Starres Fahrwerk (SF, rigid wheel mounting),

2) Dreipunktauflager (3P, three-point support),

3) Ausgleichswippe (AW, walking beam/ equalizer),

4) Rocker-Bogie (RB),

5) Antriebsvorspannung (AVS, suspended drive

wheel),

6) Stützrollenfederung (SRF, sprung castors).
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Die Wirkprinzipien werden in Kapitel 3 näher erklärt. 

Fünf der sechs werden analytisch hergeleitet, das starre 

Fahrwerk dient als überbestimmter Referenzfall. Alle sechs 

werden in einer Mehrkörpersimulation unter identischer 

Fahrzeuggeometrie, Masse und Kontaktparametrierung 

verglichen. Die Leitfrage lautet: Welche Bauform trägt un-

ter welchen Bodenverhältnissen, und welcher konstruktive 

Aufwand ist dafür nötig? Eine Rangliste mit einer einzel-

nen optimalen Lösung entsteht dabei bewusst nicht. 

Drei Abgrenzungen sind vorab zu nennen: 

1) Untersucht werden ausschließlich passive Kon-

zepte ohne mechanische Bremseinrichtungen an

den Stützrädern. Aktive und semiaktive Fahr-

werke, etwa mit einstellbarer Federsteifigkeit wie

in [12] für intralogistische Plattformen, dienen

der Abgrenzung.

2) Der Beitrag betrachtet ausschließlich die Fahr-

werksmechanik, die Notwendigkeit einer geeig-

neten Antriebs- und Schlupfregelung bleibt da-

von unberührt.

3) Das Vorgehen ist analytisch und simulativ, eine

experimentelle Validierung ist nicht Bestandteil

der Arbeit.

Kapitel 2 ordnet den Stand der Forschung ein. Kapitel 

3 beschreibt die Fahrwerksarchitekturen, Kapitel 4 die Me-

thodik und Kapitel 5 die Simulationsergebnisse. Kapitel 6–

8 führen die Ergebnisse zusammen. 

2 STAND DER FORSCHUNG 

Für fünf der sechs untersuchten Wirkprinzipien liegen pro-

dukt- oder fahrzeugbezogene Belege aus der Intralogistik 

vor, das Rocker-Bogie ist dagegen vor allem aus der Plane-

ten- und Feldrobotik bekannt. Besonders unmittelbar zeigt 

sich die konstruktive Wahlmöglichkeit bei der MOBOTIC 

GmbH: Der Hersteller von Antriebseinheiten für differen-

tialgetriebene Fahrzeuge bietet innerhalb derselben Bau-

reihe eine starre, eine gefederte und eine pendelnd gela-

gerte Ausführung an [13]. Starres Fahrwerk, 

Ausgleichswippe und Antriebsvorspannung können damit 

bereits auf Ebene derselben Antriebseinheit als alternative 

konstruktive Auslegungen gewählt werden. 

Für diese drei Prinzipien liegen zusätzlich Fahrzeug-

belege vor. Die starre Anbindung ist als Bauform mobiler 

Radroboter verbreitet. [14] nennt für den Lagerroboter Pro-

teus einen festen, ebenen Betonboden als Einsatzbedin-

gung. Ein Wippenausgleich ist bei einem Transportroboter 

der SAFELOG GmbH mit „pendelnd gelagertem“ Fahr-

werk und Differentialantrieb umgesetzt. Nach Hersteller-

angabe ermöglicht diese Lagerung das Befahren von Ram-

pen bis 18 % [15]. Die Antriebsvorspannung ist bei 

Ketterer Antriebe GmbH & Co. KG als modulare Antriebs-

plattform mit zwei federgelagerten Radnabenantrieben, 20 

mm Federweg und vier lasttragenden Lenkrollen verfügbar 

[16]. 

Das Dreipunktprinzip ist bei SEW-EURODRIVE 

GmbH & Co. KG als Dreiradfahrwerk eines intralogisti-

schen Transportfahrzeugs für 500 kg Nutzlast dokumen-

tiert[17]. Aus der Herstellerunterlage geht jedoch nicht her-

vor, ob die drei Aufstandspunkte durch zwei feste 

Antriebsräder und eine passive Stützrolle gebildet werden. 

Auch gefederte Stützrollen sind als Katalogkompo-

nenten verfügbar. TENTE gibt für eine für AGV und AMR 

angebotene Baureihe 10 mm Federweg zur Sicherstellung 

permanenten Bodenkontakts an [18]. Blickle führt gefe-

derte Lenkrollen mit 16 bis 45 mm Federweg und weist 

Vorspann- und Federendkraft als Auslegungsgrößen aus 

[19]. Diese Größen entsprechen den in Abschnitt 3.3 be-

trachteten Parametern zur Beeinflussung der Radlastvertei-

lung. 

Das Rocker-Bogie stammt aus der Planetenrobotik 

[20] und ist dort für sechsrädrige Feldroboter [21] und Pla-

netenroboter umfassend dokumentiert [22]. Eine intralogis-

tische Umsetzung ist den Autoren nicht bekannt. Es wird

deshalb nicht als marktübliche FTF-Bauform, sondern als

etablierter Referenzfall eines weitreichenden passiven Ra-

dausgleichs in den Vergleich aufgenommen. Die Bezeich-

nung Rocker-Bogie wird herstellerseitig teilweise auch für

einfache Wippenausführungen verwendet, hier bezeichnet

sie ausschließlich die Kombination aus Rocker- und Bogie-

Wippen mit Querdifferential.

2.1 VERGLEICHENDE UNTERSUCHUNGEN UND 

ÜBERTRAGBARKEIT 

Architekturübergreifende Vergleiche stammen überwie-

gend aus der Feld- und Planetenrobotik. [23] zeigt beim 

Vergleich dreier Fahrwerkstopologien, dass das Rocker-

Bogie zwar einen geringen Reibwertbedarf und ein gerin-

ges Antriebsmoment erreicht, bei Schlupf und kinemati-

scher Verträglichkeit jedoch ungünstiger abschneidet. Eine 

Architektur ist damit nicht allgemein überlegen, sondern 

nur hinsichtlich einzelner Zielgrößen. Dass sich der erfor-

derliche Kraftschluss konstruktiv beeinflussen lässt, zeigt 

[24] mit einer Reduktion um 21,8 % allein durch Geomet-

rieoptimierung. [25] quantifiziert den zugehörigen Ziel-

konflikt: Wird der tragende Aufstandspunkt näher unter

den Schwerpunkt verlagert, sinkt der erforderliche Reib-

wert, zugleich verkürzt sich jedoch der wirksame Radstand

und damit die Standsicherheitsreserve. Für die Ausgleichs-

wippe ist [26] unmittelbar relevant, da Längskräfte über die

Pivothöhe zusätzliche Momente erzeugen und dadurch die

Radlastverteilung beim Bremsen verändern. Gemeinsam

ist diesen Arbeiten, dass sie Radlastverteilung und Kraft-

schluss als gekoppelte Auslegungsgrößen behandeln und

damit den Reibwertbedarf als Vergleichsgröße stützen.
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Die Übertragung auf ein differentialgetriebenes FTF 

ist jedoch nur eingeschränkt möglich. In den betrachteten 

Rover- und Feldrobotern sind mehrere oder alle Räder an-

getrieben, sodass deren Normalkräfte für die Übertragung 

der Antriebskräfte genutzt und die Momente zwischen 

mehreren Rädern verteilt werden können [23], [24], [25]. 

Beim hier untersuchten FTF übertragen dagegen aus-

schließlich zwei von sechs Rädern Traktions- und Brems-

kräfte. Die dort ermittelten Reibwertbedarfe sind deshalb 

nicht unmittelbar auf diese Fahrzeugstruktur übertragbar. 

Auch die untersuchten Bodenstörungen liegen in einem an-

deren Größenbereich: [8] nennt 
𝐻𝑖𝑛𝑑𝑒𝑟𝑛𝑖𝑠ℎöℎ𝑒 (ℎ)

𝑅𝑎𝑑𝑟𝑎𝑑𝑖𝑢𝑠 (𝑟)
= 1 als 

theoretische Grenze der Radtraktion auf hartem Unter-

grund, während die höchsten Schwellen dieser Arbeit 

ℎ/𝑟 = 0,3 erreichen. 

Die konstruktiven Quellen belegen die Wirkprinzi-

pien, quantifizieren deren Einfluss auf die verfügbare An-

triebsrad-Normalkraft jedoch nur unvollständig. Für die 

Ausgleichswippe beschreibt [27] die Lastaufteilung über 

das Verhältnis der Hebelarme, ohne einen konkreten An-

triebslastanteil anzugeben. [28] verknüpft die übertragbare 

Reibkraft mit Reibwert und Antriebsradlast, beziffert diese 

jedoch nicht. Kataloge gefederter Rollen geben Vorspann-

kraft, Federendkraft und Federweg an [18], nicht aber den 

daraus resultierenden Antriebslastanteil. Auch bei Mobotic 

GmbH, welche alternative Ausführungen anbietet [13], 

fehlt eine quantitative Angabe zu deren Einfluss auf die 

Antriebsrad-Normalkraft. 

Die Wirkprinzipien sind damit konstruktiv etabliert 

und ihr Einfluss auf den Kraftschluss grundsätzlich be-

kannt. Ein quantitativer, architekturübergreifender Ver-

gleich unter identischen Randbedingungen für ein FTF, bei 

dem ausschließlich zwei starr ausgerichteten Antriebsrä-

dern die Traktions- und Bremskräfte übertragen, liegt nach 

Kenntnis der Autoren jedoch nicht vor. 

3 FAHRWERKSARCHITEKTUREN  

Untersucht werden sechs passive Fahrwerksarchitekturen, 

die unterschiedliche Ansätze zur Lastverteilung und Bo-

denanpassung verfolgen. Beim starren Fahrwerk sind alle 

Radaufhängungen fest mit dem Chassis verbunden, ein ge-

ometrischer Ausgleich zwischen den Radaufstandspunkten 

ist nicht möglich.  

Das Dreipunktauflager reduziert die Abstützung auf 

zwei Antriebsräder und ein einzelnes Stützrad und ist 

dadurch statisch bestimmt. Bei der Ausgleichswippe (AW) 

erfolgt der Höhenausgleich über drei gelenkige Wippen. 

Zwei längs angeordnete Wippen koppeln jeweils ein An-

triebsrad mit dem zugehörigen Hinterrad. Eine dritte, quer 

angeordnete Wippe verbindet die beiden Vorderräder. 

Dreht sich eine Wippe infolge einer Bodenhöhenänderung, 

kann das gekoppelte Radpaar seine relative Höhenlage an-

passen. Die Wippen ermöglichen den Höhenausgleich und 

verteilen zugleich die Radlast entsprechend ihrer Hebelver-

hältnisse. 

 Das Rocker-Bogie erweitert dieses Prinzip um gekop-

pelte Rocker- und Bogie-Wippen sowie ein Querdifferen-

tial zum Ausgleich zwischen beiden Fahrzeugseiten. Die 

Antriebsvorspannung lagert die Antriebsräder federnd und 

drückt sie mit einer definierten Vorspannkraft gegen den 

Boden. Bei der Stützrollenfederung sind dagegen die An-

triebsräder starr angebunden und die vier Stützrollen fe-

dernd gelagert. 

Radraster, Fahrzeugabmessungen, Masse und Raddurch-

messer sind bei allen Entwürfen identisch. Eine Ausnahme 

bildet das Dreipunktauflager mit abweichendem Radbild. 

Sein Abstand zwischen Antriebsachse und Stützrad ent-

spricht dem Längsabstand zwischen vorderer und hinterer 

Stützradachse. Abbildung 3 stellt die sechs Architekturen 

und ihre Verbindungselemente gegenüber. 

Abbildung 3. Draufsicht der sechs untersuchten Fahr-

werksarchitekturen mit ihren Verbindungselementen 

Beim hier untersuchten Rocker-Bogie koppelt ein 

Querdifferential die beiden Rockerwippen und verhindert 

damit einen freien Nickfreiheitsgrad des Chassis gegenüber 

den Wippen. 
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3.1 AUFLÖSUNG DER STATISCHEN 

ÜBERBESTIMMTHEIT 

Ein differentialgetriebenes Fahrwerk braucht neben den 

beiden Antriebsrädern mindestens einen weiteren Auflage-

punkt. Bei genau drei Punkten sind die Radlasten allein aus 

den Gleichgewichtsbedingungen berechenbar, ohne dass 

Steifigkeiten bekannt sein müssen. Jeder weitere starr an-

gebundene Punkt erhöht den Überbestimmtheitsgrad um 

eins, bei sechs Rädern also auf U = 3 [7]. Der VDI 2510 

Entwurf formuliert denselben Sachverhalt für die Praxis 

und verlangt konstruktive Maßnahmen, die über einge-

brachte Elastizitäten oder Verwindungsmöglichkeiten die 

Auflage aller Räder sicherstellen [4]. 

Das starre Fahrwerk behält die dreifache Überbe-

stimmtheit (U=3), seine Radlastverteilung hängt daher von 

Geometrie und Nachgiebigkeiten ab. Dreipunktauflager, 

Ausgleichswippe und Rocker-Bogie führen im idealisier-

ten quasistatischen Modell zu einer eindeutig bestimmten 

Lastverteilung. Antriebsvorspannung und Stützrollenfede-

rung behalten dagegen sechs Aufstandspunkte bei und be-

einflussen die Lastverteilung gezielt über Federkräfte 

3.2 STATISCHE LASTVERTEILUNG DER SECHS 

ENTWÜRFE 

Für die verfügbare Traktions- und Bremskraft ist entschei-

dend, welcher Anteil der Fahrzeuggewichtskraft von den 

beiden Antriebsrädern getragen wird. Dieser gemeinsame 

Antriebslastanteil wird im Folgenden beschrieben: 

𝛼𝐴 =
𝐹𝑁,𝐴𝐿 + 𝐹𝑁,𝐴𝑅

𝑊

(3.1) 

Die Gesamtgewichtskraft wird durch 𝑊 = 𝑚 ∙ 𝑔 be-

stimmt. Für den symmetrischen quasistatischen Fall gilt 

für die Antriebsnormalkraft FN,AL = FN,AR = FN,A. Für

die symmetrisch parametrierten federbasierten Entwürfe 

werden zudem gleiche Kräfte an den vier Stützrollen an-

genommen. 

Beim untersuchten starren Fahrwerk ist 𝛼𝐴 aufgrund

der statischen Überbestimmtheit nicht allein aus der Nenn-

geometrie bestimmbar. Die Radlastverteilung hängt zu-

sätzlich von den Steifigkeiten und Höhenlagen der einzel-

nen Aufstandspunkte ab [7]. Wie ausgeprägt diese 

Abhängigkeit beim untersuchten starren Fahrwerk ist, wird 

in Abschnitt 5.1 quantifiziert. Bei den übrigen Architektu-

ren kann sie dagegen gezielt durch die Lage der Aufstands-

punkte, kinematische Hebelverhältnisse oder eingeprägte 

Federkräfte beeinflusst werden, wie im folgenden Ab-

schnitt aufgezeigt wird. 

3.3 DIE LASTVERTEILUNG ALS AUSLEGUNGSGRÖßE 

Die statische Bestimmtheit allein legt noch nicht fest, wel-

cher Anteil der Fahrzeuglast von den Antriebsrädern getra-

gen wird. Entscheidend ist vielmehr, durch welche kon-

struktive Größe diese Lastverteilung bestimmt wird. Beim 

starren Fahrwerk ergibt sie sich aus den Steifigkeiten und 

Höhenlagen der Aufstandspunkte und kann daher nicht al-

lein über die Nenngeometrie vorgegeben werden.  

Die folgenden Beziehungen gelten für den quasistati-

schen Referenzfall bei vollständigem Bodenkontakt und 

den jeweils angegebenen Symmetrieannahmen. Für die fe-

derbasierten Konzepte wird zusätzlich ein linearer Feder-

bereich ohne mechanischen Anschlag vorausgesetzt. Beim 

Dreipunktauflager ist die Lage von Schwerpunkt und Auf-

standspunkten bestimmt. Für einen Schwerpunkt im 

Längsabstand 𝑥𝑆𝑃 von der Antriebsachse und einen Ab-

stand 𝑑 zum einzelnen Stützrad folgt aus dem Momenten-

gleichgewicht: 

𝛼𝐴 = 1 −
𝑥𝑆𝑃

𝑑
(3.2) 

Eine gezielte Änderung des Antriebslastanteils erfordert 

beim Dreipunktauflager somit eine Verschiebung des 

Schwerpunkts oder der Aufstandspunkte. 

Bei der Ausgleichswippe steht mit der Pivotlage ein 

zusätzlicher geometrischer Auslegungsparameter zur Ver-

fügung. Für die in Abbildung 4 dargestellte Seitenansicht 

beschreibt x die normierte Entfernung des Pivots von der 

Antriebsachse und zeigt die Seitenansicht mit Wippe und 

Pivotlage für die beiden Grenzfälle sowie für den gewähl-

ten Entwurfswert.. Damit gilt (x=0) für einen Pivot auf der 

Antriebsachse und (x=1) für einen Pivot am hinteren Stütz-

rad. Aus der quasistatischen Momentenbilanz folgt für den 

gemeinsamen Antriebsradanteil [7], ein einziger geometri-

scher Parameter legt die Lastverteilung fest.  

𝐹𝑁,𝐴 =
𝑊(1−𝑥)

(2(𝑥+1))
 , 

𝛼𝐴 =
2∙𝐹𝑁,𝐴

𝑊
=  

(1−𝑥)

(1+𝑥)

(3.3) 

Abbildung 4. Einfluss der Pivotlage x auf die statische Last-

verteilung der Ausgleichswippe, Seitenansicht 

Im Grenzfall x = 0 liegt der Pivot über dem Antriebs-

rad. Das Hinterrad hat dann den vollen Hebelarm und wird 

kraftfrei, und zugleich rücken beide Seitenwippen-Pivots 

auf die Wirkungslinie der Gewichtskraft, sodass auch die 
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Frontwippe unbelastet bleibt. Der Antriebsradanteil er-

reicht damit 100 %. Für den untersuchten Entwurf wurde 
die Pivotlage so gewählt, dass im idealisierten symmetri-

schen Lastfall etwa 50 % der Gesamtlast von den Antriebs-

rädern getragen werden, daher wurde der Pivotabstand von 

115 mm bei einer Hebelspanne von 350 mm und damit x ≈
1

3
 gewählt. Für x = 1 sind die Antriebsräder vollständig ent-

lastet. 

Für das hier betrachtete Rocker-Bogie mit Querdiffe-

rential gilt im symmetrischen quasistatischen Lastfall das-

selbe lokale Hebelprinzip wie bei der Wippe. Die Bogie-

Wippe koppelt Antriebs- und Hinterrad, x beschreibt auch 

hier die relative Lage des Bogie-Pivots zum Antriebsrad. 

Die Lage der Rocker-Chassis-Anbindung geht unter den 

getroffenen Modellannahmen nicht in die lokale Lastauf-

teilung zwischen Antriebs- und Hinterrad ein. Ursache ist 

die Kopplung der linken und rechten Rockerseite über das 

Querdifferential, das ein Ausgleichsmoment zwischen bei-

den Seiten für den symmetrischen Lastfall überträgt [20]. 

Dadurch muss die Momentenbilanz eines einzelnen Ro-

ckers nicht allein über dessen Hebelarme zum Chassis-

Pivot erfüllt werden. Für die Einstellung der statischen An-

triebsradlast bleibt somit die Lage des Bogie-Pivots der 

maßgebende geometrische Parameter. Der statische Refe-

renzlauf bestätigt die nahezu identische Lastaufteilung mit 

αA = 46,34 % für die Ausgleichswippe und αA =
46,38 % für das Rocker-Bogie. Die Differenz von ledig-

lich 0,04 Prozentpunkten ist für die betrachtete Lastauftei-

lung vernachlässigbar. Das Rocker-Bogie erreicht diese 

Kopplung über das Querdifferential, während die Aus-

gleichswippe den entsprechenden Ausgleich mit geringe-

rem kinematischem Aufwand realisiert. 

Bei den kraftbasierten Konzepten tritt an die Stelle der 

Pivotlage ein vorgespanntes Federelement. Solange der Fe-

derweg durch den parallelen starren Lastpfad näherungs-

weise konstant bleibt, bleibt auch die von der Feder einge-

brachte Kraft annähernd konstant [29]. Der 

Antriebsradanteil folgt dann aus dieser Kraft, und es 

kommt darauf an, in welchem Lastpfad die Feder sitzt. 

Bei der Antriebsvorspannung liegt sie im Antriebs-

pfad. Die Antriebsräder tragen die eingeprägte Kraft, die 

starr angebundenen Stützräder den Rest, sodass sich αA wie 

folgt berechnet: 

𝛼𝐴 =
2 ∙ 𝐹𝐴

𝑊
=

2(𝐹0,𝐴 + 𝑐𝐴 ∙ ∆𝑧𝐴)

𝑊

(3.4) 

Mit der Vorspannkraft 𝐹0, der Federsteifigkeit c und

𝛥𝑧 der zusätzlichen Einfederung. Der Dämpfer trägt im sta-

tischen Gleichgewicht keine Kraft bei.  

Bei der Stützrollenfederung liegt sie im Stützpfad, die 

Antriebsräder sind starr angebunden. Der Antriebsradanteil 

ergibt sich als Komplement zu: 

𝛼𝐴 = 1 −
Σ𝐹𝑆

𝑊

 = 1 −
4 ∙ (𝐹0,𝑆 + 𝑐𝑆 ∙ ∆𝑧𝑆)

𝑊

(3.5) 

Er ist über Vorspannung und Federrate ebenso einstellbar 

wie bei der Antriebsvorspannung, nur mit umgekehrtem 

Vorzeichen: Schwächere Stützfedern heben ihn, stärkere 

senken ihn bis auf null, sobald die Stützrollen die gesamte 

Fahrzeuglast tragen und die Antriebsräder abheben. 

Der Lastpfad entscheidet auch darüber, wie sich der 

Antriebsradanteil bei veränderter Gesamtlast verhält [29]. 

Der starre Pfad legt die Aufbauhöhe fest und damit den Fe-

derweg des gefederten Pfades. Eine Zuladung ändert diese 

Geometrie nicht, sodass der gefederte Pfad seine Kraft hält 

und der starre den Lastzuwachs aufnimmt. Bei der An-

triebsvorspannung sinkt der Antriebsradanteil deshalb mit 

steigender Gesamtlast, bei der Stützrollenfederung wächst 

er. Nach oben ist die Auslegung in beiden Fällen begrenzt: 

Eine zu hohe Vorspannung entlastet bei der Antriebsvor-

spannung die Stützräder, bei der Stützrollenfederung die 

Antriebsräder. Hinzu kommt bei der Antriebsvorspannung, 

dass die Summe aus Vorspannkraft und zusätzlicher Einfe-

derung an einer Bodenerhebung die zulässige Radlast über-

schreiten kann [27], diese Grenze wurde hier nicht unter-

sucht. 

Die Architektur legt damit sowohl fest, ob die Radlast-

verteilung eindeutig bestimmt ist, als auch, über welche 

konstruktive Größe der Antriebsradanteil beeinflusst wer-

den kann.  

3.4 RAMPENÜBERGÄNGE ALS GEOMETRISCHE GRENZE 

Abbildung 5 zeigt einen geometrischen Grenzfall des star-

ren Fahrwerks. Vor dem Rampenübergang tragen alle drei 

Radreihen. Beim Überfahren des konkaven Knicks stützt 

sich das Fahrzeug dagegen auf Vorder- und Hinterrädern 

ab, während die mittlere Antriebsachse entlastet wird. Für 

einen scharfen Knick und eine mittig angeordnete An-

triebsachse beträgt die maximale geometrische Aufstands-

lücke 𝑢𝑚𝑎𝑥[𝑚𝑚] mit der Steigung k und dem Radstand

L[mm]. 

Abbildung 5. Starres Fahrwerk am Übergang von einem Ge-

fälle auf ebenen Boden 



DOI: 10.2195/lj_Proc_muenchinger_de_202610_01 

© 2026 Logistics Journal: Proceedings – ISSN 2192-9084     Seite 7 
Article is protected by German copyright law 

𝑢𝑚𝑎𝑥 =
𝑘 ∙ 𝐿

4

(3.6) 

Für das untersuchte Fahrzeug mit L = 700 mm  und 

k = 0,05 für 5 %, ergibt sich 𝑢𝑚𝑎𝑥 = 8,75 𝑚𝑚. Bei den

Wippenarchitekturen wurde der Pivot zur Erhöhung der 

Antriebsradlast in Richtung des Antriebsrads verschoben. 

Dadurch vergrößert sich der erforderliche Ausgleichsweg 

auf der gegenüberliegenden Seite. Beim verwendeten He-

belverhältnis von 1:2 entspricht einer Absenkung des An-

triebsrads um 8,75 mm eine gegenläufige Bewegung des 

Hinterrads um 17,5 mm. Bei mittigem Pivot wären beide 

Wege gleich groß. 

Der geometrisch kritische Bereich reicht vom Errei-

chen des Knicks durch das Vorderrad bis zu dessen Passie-

ren durch das Hinterrad und erstreckt sich damit über einen 

Radstand. Im ideal starren Grenzfall entspricht dies, im 

verwendeten Fahrzeug, 0,7 m  ohne Antriebsradkontakt. 

Für das Durchfahren dieses Bereichs ergibt sich bei 𝑣 =
1,5 𝑚/𝑠 t = 0,47 s, bei 𝑣 = 0,3 𝑚/𝑠 ergibt sich t =
2,33 s. Während eines Kontaktverlusts können über die 

Antriebsräder weder Längskräfte noch ein Giermoment 

übertragen werden. Zum Vergleich beträgt der ideale 

Bremsweg 𝑠𝐵 aus 𝑣 = 1,5 
𝑚

𝑠
 bei 𝑎 = 1,5 

𝑚

𝑠2 lediglich:

𝑠𝐵 =
𝑣2

2𝑎
= 0,75𝑚 

(3.7) 

Der Kontaktverlust erstreckt sich damit über eine Stre-

cke in der Größenordnung des gesamten Bremswegs. Bei 

niedriger Fahrgeschwindigkeit ist dagegen die Dauer maß-

gebend: Ein während dieser 2,33 s angeforderter Halt lässt 

sich mechanisch nicht umsetzen. 

Für ausgleichende sechsradige Fahrwerke folgt daraus 

eine geometrische Anforderung: Am Ort der Antriebsachse 

muss eine relative Höhendifferenz ausgeglichen werden 

können. Der dafür erforderliche Feder- oder Gelenkweg 

hängt von der jeweiligen Kinematik ab. Ausgerundete 

Rampenübergänge verringern die Aufstandslücke, die For-

mel 3.6 beschreibt den Grenzfall eines scharfen Knicks. 

4 METHODIK UND SIMULATIONSDESIGN 

Der Vergleich ist nur belastbar, wenn sich die sechs Mo-

delle ausschließlich in der Fahrwerksarchitektur unter-

scheiden, mit Ausnahme des Radbildes beim Dreipunkt-

auflager. Daher sind Fahrzeuggrundfläche (400 × 800 

mm), Radraster (300 × 350 mm), Gesamtmasse (100 kg), 

Radabmessungen und Kontaktparameter (μH = 0,70,μG =
0,55) identisch. Der Chassisschwerpunkt liegt in allen Ent-

würfen mittig über der Grundfläche und 117 mm über dem 

Boden. Zur Vereinfachung der Modellparametrierung wur-

den die Massen der beweglichen Bauteile nicht geometrie-

basiert bestimmt, sondern einheitlich mit 1 kg angesetzt. 

Eine Kastorbaugruppe aus Rad, Aufhängung und Dreh-

scheibe wiegt damit 3 kg und eine Antriebsradbaugruppe 2 

kg, die Restmasse liegt im Chassis. Die Antriebsräder ha-

ben 100 mm, die Stützrollen 75 mm Durchmesser bei 10 

mm Nachlaufversatz. Kinematische Gelenke liegen ein-

heitlich 122 mm über dem Boden. 

Die kraftbasierten Varianten unterscheiden sich nur 

durch ihre Feder-Dämpfer-Elemente: Antriebsvorspan-

nung mit 10 
N

𝑚𝑚
 Federsteifigkeit, 300 N Vorspannung und 

0,75 
N·s

𝑚𝑚
 Dämpfung sowie Stützrollenfederung mit 5 

N

𝑚𝑚
, 

100 N und 0,2 
N·s

𝑚𝑚
. Die Feder-Dämpfer-Einheiten sind Teil 

der jeweiligen Radbaugruppe, deren Massen von 2,0 kg am 

Antriebsrad und 3,0 kg am Kastorrad gehen in die gemes-

sene Radnormalkraft ein.  

Die Modellierung erfolgt als Mehrkörpersimulation in 

MSC Adams bei einer Ausgaberate von 1000 Hz. Als ein-

heitliche Auswertegröße wird die vertikale Kontaktkraft 

FYverwendet. Auf horizontaler Fahrbahn entspricht sie der

lokalen Radnormalkraft. Auf geneigten Profilflanken in 

Block 2 ist sie dagegen als einheitliche Vergleichsgröße zu 

verstehen, da eine exakte Normalkraftbestimmung eine 

Projektion auf die jeweilige Bodennormale erfordern 

würde. 

Für die Kontaktmodellierung wird ein Haftreibwert 

von μ = 0,7 angesetzt. Dieser Wert liegt innerhalb des für 

trockene Polyurethan-Laufflächen aus Vulkollan® auf 

glattem Industrieboden angegebenen Bereichs von etwa 

μ = 0,6 bis 0,8 [30] und beschreibt damit einen günstigen, 

trockenen Kontaktzustand. Der tatsächlich verfügbare 

Reibwert ist jedoch keine konstante Materialeigenschaft, 

sondern hängt unter anderem von Radwerkstoff, Radgeo-

metrie [31], Bodenoberfläche und Umgebungsbedingun-

gen ab [30]. Der in der Simulation verwendete Wert wird 

daher nicht als sicher verfügbarer Reibwert interpretiert, 

sondern dient ausschließlich der Kontaktmodellierung. Für 

die Bewertung der Traktionsreserve wird stattdessen der 

aus den simulierten Kontaktkräften bestimmte Reibwertbe-

darf μ𝑟𝑒𝑞  herangezogen und mit einem Auslegungsreibwert

von μ𝑎𝑢𝑠𝑙 = 0,3 verglichen. Dieser entspricht der unteren

Grenze des in [30] angegebenen Bereichs für nasse Lauf-

flächen auf glattem Industrieboden. 

4.1 SZENARIEN UND UMFANG 

Die Untersuchung ist in drei Simulationsblöcke gegliedert. 

Block 1 umfasst 11 grundlegende Fahrszenarien auf ebener 

und geneigter Fahrbahn. Neben dem statischen Referenz-

fall werden Längs-, Quer- und Diagonalneigungen von je-

weils 5 % und 10 % sowie Anfahr- und Bremsvorgänge mit 

unterschiedlichen Beschleunigungen untersucht. Zusätz-

lich wird eine Bremsung mit 1,5 m/s² aus einer Fahrge-

schwindigkeit von 1,5 m/s betrachtet. Für die sechs Fahr-

zeugarchitekturen ergeben sich damit insgesamt 66 

Simulationsläufe. 
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Block 2 untersucht das Verhalten auf unterschiedli-

chen Bodenunebenheiten. Betrachtet werden beid- und ein-

seitige Schwellen, eine Fuge, ein Dreiecksprofil, eine 

Mulde sowie ein sinusförmiger Boden in Längsrichtung. 

Die Profile werden je nach Szenario mit Fahrgeschwindig-

keiten von 0,3, 1,0 und 1,5 m/s durchfahren. Aus 16 Stan-

dardszenarien entstehen 96 reguläre Läufe.  

In Block 3 wird der Einfluss der Zuladung untersucht. 

Betrachtet werden drei Laststufen mit mittig aufgesetzten 

50, 100 und 150 kg sowie drei Positionen mit 100 kg, die 

nach vorne, hinten und zur Seite versetzt sind. Alle Läufe 

erfolgen im Stillstand auf ebener Fahrbahn. Aus 6 Szena-

rien ergeben sich 36 Simulationsläufe. 

4.2 BEWERTUNGSGRÖßEN 

Die Leitfrage lautet, welche Bauform sich unter welchen 

Bodenverhältnissen als geeignet darstellt. Bewertet wird, 

ob die Antriebsräder durchgängig Bodenkontakt halten, 

wie hoch ihre Normalkraft dabei ist und welcher Kraft-

schluss daraus für Traktion und Bremsen zur Verfügung 

steht. Minima werden über beide Antriebsräder 𝑖 ∈
{𝐴𝐿, 𝐴𝑅} und das gesamte Auswertefenster gebildet. Die 

Perzentile werden radweise bestimmt und anschließend 

über das ungünstigere Antriebsrad zusammengeführt. Die 

Stützrollen gehen nicht in die Kriterien ein. 

Als architekturübergreifende Referenzlast wird die 

Radlast einer Gleichverteilung der Fahrzeuggewichtskraft 

auf sechs Räder verwendet: 

𝐹𝑁,𝑟𝑒𝑓 =
𝑊

6
= 163,4𝑁 (4.1) 

Ergänzend zur Normalkraft wird der Kontakt selbst 

bewertet. Erfasst werden die Dauer tKV, in der mindestens

ein Antriebsrad keinen Bodenkontakt hat, sowie die Dauer, 

in der mindestens ein Antriebsrad weniger als 50 % der Re-

ferenzlast, entsprechend 0,5𝐹𝑁,𝑟𝑒𝑓 = 81,7𝑁, trägt. Die

Schwelle von 50 % ist als Vergleichsschwelle gesetzt und 

nicht normativ begründet; sie markiert eine deutliche Un-

terschreitung der Gleichverteilungslast, ohne einen sicher-

heitstechnischen Grenzwert darzustellen. Zusammenhän-

gende Phasen von weniger als 5 ms werden dabei 

verworfen, sie entstehen im Coulomb-Kontaktmodell als 

numerische Spitzen und nicht als physikalische Entlastung 

(Kapitel 7). 

Auch für das 3-Punkt-Auflager wird 𝐹𝑁,𝑟𝑒𝑓 beibehal-

ten. Die Größe beschreibt bewusst nicht die tatsächliche 

statische Radlast der jeweiligen Bauform, sondern eine für 

alle Architekturen identische Vergleichslast, denn für die 

übertragbare Längskraft ist die absolute Normalkraft maß-

gebend und nicht ihr Verhältnis zum eigenen Ausgangszu-

stand.  

Der Kraftschluss wird über den Reibwertbedarf be-

wertet, zunächst als Zeitreihe je Antriebsrad i: 

𝜇𝑟𝑒𝑞,𝑖(𝑡) =
𝐹𝑇,𝑖(𝑡)

𝐹𝑁,𝑖(𝑡)
(4.2) 

Dabei bezeichnet 𝐹𝑇 die tangential zur Fahrbahn wirkende

Kontaktkraft und 𝐹𝑁 die Radnormalkraft. Im verwendeten

globalen Koordinatensystem entspricht auf ebener Fahr-

bahn 𝐹𝑁 = 𝐹𝑌 und 𝐹𝑇 = √𝐹𝑥
2 + 𝐹𝑧

2, da die Y-Achse verti-

kal ausgerichtet ist. Als Auswertekennzahl wird anschlie-

ßend das ungünstigere der beiden Antriebsräder verwendet: 

𝜇𝑟𝑒𝑞,𝑝95 =

max (𝑃95(𝜇𝑟𝑒𝑞,𝐴𝐿), 𝑃95(𝜇𝑟𝑒𝑞,𝐴𝑅))

(4.3) 

Auf horizontaler Fahrbahn entsprechen die global be-

stimmten Komponenten unmittelbar der lokalen Normal- 

und Tangentialkraft. Auf geneigten Profilen ist hierfür da-

gegen eine Projektion auf die lokale Bodennormale bezie-

hungsweise -tangente erforderlich. Die aus den globalen 

Komponenten bestimmten Größen werden daher in Block 

2 nur als einheitliche Vergleichsgrößen verwendet. 

Für die Berechnung von 𝜇𝑟𝑒𝑞 werden nur ausreichend

belastete Kontaktzustände berücksichtigt. Unterschreitet 

die Normalkraft 2 % der statischen Radlast des jeweiligen 

Rades, mindestens jedoch 1 N, wird der Abtastpunkt ver-

worfen, da der Quotient bei nahezu vollständigem Abheben 

numerisch empfindlich wird. Das 95. Perzentil wird als ro-

buste Auswertekonvention verwendet, damit einzelne ver-

bleibende Kontakttransienten die Bewertung nicht bestim-

men. 

Für reine Längskraftübertragung über die beiden An-

triebsräder, während des Bremsvorgangs konstante An-

triebsradlast und eine ebene, horizontale Fahrbahn, lässt 

sich der Zusammenhang auch als maximal übertragbare 

Fahrzeugverzögerung schreiben, indem 𝐹𝑁,𝐴 = 𝛼𝐴 ∙ 𝑊 und

𝑊 = 𝑚 ∙ 𝑔 in (1.1) eingesetzt werden [7]: 

𝑎𝑚𝑎𝑥 = 𝜇 ∙ 𝛼𝐴 ∙ 𝑔 (4.4) 

Die Beziehung dient im Folgenden als quasistatische 

Vergleichsgröße. Dynamische Änderungen der Antriebs-

radlast sind darin nicht enthalten und werden anhand der 

Simulationsergebnisse bewertet. 

Bis auf das binäre Funktionskriterium, welches das 

vollständige Überwinden eines Hindernisses beschreibt, 

werden alle übrigen Größen vergleichend berichtet. Da die 

Norm den zulässigen Anhalteweg anlagenspezifisch an die 

Reichweite der Personenerkennung bindet und keine Min-

dest-Antriebsradnormalkraft vorgibt (Kapitel 1), existiert 

für die Kenngrößen kein architekturunabhängiger Grenz-

wert. 

Der Auslegungsreibwert μausl  =  0,3 stellt keinen all-

gemeingültigen Grenzwert dar, für andere abgesicherte 

Rad-Boden-Kombinationen kann er entsprechend ange-

passt werden. 
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Nick- und Wankwinkel sind ebenfalls Vergleichsgrö-

ßen, weil sich hierfür kein anwendungsunabhängiger 

Grenzwert begründen lässt: Ein Wankwinkel von 3° ist für 

eine Palette belanglos aber für einen Flüssigkeitstransport 

entscheidend. Auch die Gierabweichung wird nicht als har-

tes Kriterium geführt, sondern für vorgesehene Geradeaus-

fahrt funktional bewertet.  

5 SIMULATIONSERGEBNISSE 

5.1 STATISCHE REFERENZ  

Vor der Auswertung der Fahr- und Bodenprofilszenarien 

wird die statische Radlastverteilung auf ebenem Boden mit 

den Beziehungen aus Kapitel 3 verglichen. Abbildung 6 

zeigt die Lastanteile der einzelnen Räder und Radgruppen. 

Abbildung 6. Statische Radlastverteilung im Stillstand auf 

ebenem Boden. 

Beim starren Fahrwerk existiert aufgrund der stati-

schen Überbestimmtheit kein allein aus der Geometrie be-

stimmbarer Sollwert. Die dargestellte Lastverteilung ergibt 

sich aus den im Simulationsmodell vorhandenen Kontakt- 

und Struktursteifigkeiten sowie den Höhenlagen der Auf-

standspunkte und dient daher als Referenzzustand für die 

folgenden Lastfälle. Für die fünf analytisch bestimmbaren 

Architekturen stimmen die simulierten Antriebslastanteile 

mit den quasistatischen Sollwerten aus Abschnitt 3.3 über-

ein, die Abweichungen bleiben unter 1,4 % (Kapitel 7). 

Eine ergänzende Variation der Antriebsachshöhe verdeut-

licht die Empfindlichkeit des starren Fahrwerks. Wie Ab-

bildung 7 zeigt, verändert sich der Antriebslastanteil bereits 

bei geringen Versätzen der Antriebsachse nach oben bzw. 

unten. Bei -2mm wird nahezu die gesamte Fahrzeuglast 

über die Antriebsachse getragen. Mechanisch lässt sich der 

Versatz als Grenzfall einer Antriebsvorspannung mit sehr 

hoher Federsteifigkeit interpretieren: Die eingebrachte Hö-

henänderung erzeugt unmittelbar eine Lastumlagerung 

über die vorhandenen Kontaktsteifigkeiten. Die simulierten 

Räder sind sehr hart, diese drückt es 0,15 mm bei gleich-

mäßiger Lastverteilung ein. Dabei ist das Chassis im Mo-

dell ideal starr und die Fahrbahn perfekt eben, die absolute 

Sensitivität ist daher modellspezifisch. Bei realen Fahrzeu-

gen verbreitern zusätzliche Räder- Struktur- und Bauteil-

nachgiebigkeiten den Höhenbereich der Lastumlagerung, 

die grundsätzliche Empfindlichkeit des statisch überbe-

stimmten Systems bleibt jedoch bestehen. 

Abbildung 7. Einfluss Höhenversatzes der Antriebsachse auf 

die statische Radlastverteilung des starren Fahrwerks 

5.2 SCHWERPUNKTVERLAGERUNG UNTER 

FAHRBAHNNEIGUNG 

Die Fahrbahnneigung wird im Simulationsmodell durch 

eine entsprechende Ausrichtung des Schwerkraftvektors 

abgebildet, während die Fahrbahn geometrisch horizontal 

bleibt. Abbildung 8 zeigt dies für Längs- und Querneigung; 

die Diagonalneigung ergibt sich aus deren Kombination. 

Dadurch bleibt die Fahrzeug- und Kontaktgeometrie un-

verändert, während die Gewichtskraft relativ zum Fahr-

werk wie auf einer geneigten Fahrbahn wirkt. 

Abbildung 8. Modellierung der Fahrbahnneigung durch Aus-

richtung des Schwerkraftvektors. φ, ϑ und ψ bezeichnen Wank-, 

Nick- und Gierwinkel um x, z bzw. y 

Bei geneigter Fahrbahn verschiebt sich dadurch die 

Wirkungslinie der Gewichtskraft gegenüber den Radauf-

standspunkten, wodurch sich die Radlasten abhängig von 
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Neigungsrichtung und Schwerpunkthöhe verlagern. Für 

den verfügbaren Kraftschluss ist dabei die Last des jeweils 

geringer belasteten Antriebsrads maßgebend. Die Betrach-

tung der gesamten Antriebsachslast 𝛼𝐴 allein kann eine ge-

genläufige Umverteilung zwischen linkem (AL) und rech-

tem Antriebsrad (AR) verdecken. Abbildung 9 stellt 

deshalb die Einzelradlastanteile sowie deren Summe für 

alle Neigungsfälle dem Referenzfall gegenüber. 

Abbildung 9. Änderung der Radlastanteile gegenüber ebenem 

Boden für Längs- (L), Quer- (Q) und Diagonalneigung (D) 

Mit Ausnahme des starren Fahrwerks mit einer Spann-

weite von 5,3 Prozentpunkten bleibt die Summe bemer-

kenswert stabil. Über alle sieben Lastzustände beträgt die 

Spannweite von αA bei der Antriebsvorspannung 0,4 und 

bei der Stützrollenfederung 0,2 Prozentpunkte, beim Drei-

punktauflager 2,0 sowie bei der Ausgleichswippe und Ro-

cker-Bogie 3,2 bis 3,3 Prozentpunkte. Der aus der Geomet-

rie ausgelegte Antriebslastanteil aus Kapitel 3 bleibt unter 

Neigung also erhalten und ist als Entwurfswert belastbar. 

Umverteilt wird unter Neigung nicht nur zwischen 

Vorder-, Antriebs- und Hinterrädern, sondern bei Quernei-

gung auch innerhalb der Antriebsachse. Unter reiner 

Längsneigung tragen AL und AR bei allen kinematisch be-

stimmten Architekturen weiterhin gleiche Anteile. Bei 

Querneigung entsteht dagegen eine links-rechts-Asymmet-

rie, besonders beim Dreipunktauflager. Dort wird das 

Wankmoment nur über eine einzelne, mittig angeordnete 

Stützrolle abgestützt, sodass Last zwischen den beiden An-

triebsrädern umverteilt wird. Das leichte Ausschwenken 

der Kastorrolle verschiebt den Aufstandspunkt zusätzlich 

und vergrößert die Asymmetrie. Dies ist vermutlich eine 

Folge des in Kapitel 7 beschriebenen Coulomb-Kontakt-

modells. Bei der Stützrollenfederung tritt derselbe Effekt 

schwächer auf, während die Antriebsvorspannung prak-

tisch keine Querempfindlichkeit zeigt. 

Ob der Kraftschluss ausreicht, entscheidet allerdings nicht 

die Lastverteilung allein, sondern das Verhältnis von ange-

forderter Tangential- zu verfügbarer Normalkraft. Abbil-

dung 10 zeigt deshalb den Reibwertbedarf nach Gleichung 

(4.3). 

Abbildung 10. Reibwertbedarf µ
𝑟𝑒𝑞,𝑝95

 nach Gleichung (4.3) je

Architektur und Neigungsfall  

Bei 5 % Neigung bleibt der Reibwertbedarf in allen 

Richtungen und bei allen Architekturen unter dem Ausle-

gungsreibwert von μausl = 0,3. Bei 10 % Neigung diffe-

renziert sich das Bild: Ausgleichswippe, Rocker-Bogie, 

Antriebsvorspannung und Stützrollenfederung bleiben 

auch dann in allen drei Richtungen unterhalb des Ausle-

gungswerts. Das starre Fahrwerk schöpft den verfügbaren 

Reibwert unter Quer- und Diagonalneigung bereits weitge-

hend aus, bleibt aber noch darunter. 

Das Dreipunktauflager fällt dagegen klar heraus, und 

zwar richtungsabhängig. Unter Längsneigung bleibt es un-

auffällig, unter Quer- und Diagonalneigung steigt der Reib-

wertbedarf dagegen stark an und überschreitet den Ausle-

gungswert deutlich. Bereits bei 5 % Querneigung wird mit 

0,217 ein großer Teil des Auslegungswerts beansprucht, 

bei 10 % Querneigung wird er mit 0,571 fast verdoppelt. 

Ursache ist neben der ungleichen Belastung der beiden An-

triebsräder, dass die frei schwenkbare Kastorrolle sich in 

Kraftrichtung ausrichtet und dadurch im stationären Zu-

stand nur eine begrenzte Querkraft abstützt. Die hangab-

wärts gerichtete Gewichtskomponente muss daher über-

wiegend von den beiden starr ausgerichteten 

Antriebsrädern aufgenommen werden. Da ihre Wirkungs-

linie einen Längsabstand zur Antriebsachse aufweist, ent-

steht zusätzlich ein Giermoment, das durch eine Differenz 

der Längskräfte an den beiden Antriebsrädern ausgeglichen 

werden muss. Die Querempfindlichkeit des Dreipunktauf-

lager zeigt sich damit sowohl in der Radlastverteilung als 

auch im erhöhten Reibwertbedarf. 

Der Vergleich mit der Lastverteilung zeigt zugleich, 

warum die Radlast allein als Bewertungsgröße nicht aus-

reicht. Stützrollenfederung und Dreipunktauflager weisen 

unter Querneigung beide eine deutliche Links-rechts-

Asymmetrie der Antriebsradlasten auf, unterscheiden sich 

im Reibwertbedarf jedoch deutlich. Maßgebend ist daher 

nicht nur die verfügbare Normalkraft des schwächer belas-

teten Antriebsrads, sondern auch die Tangentialkraft, die es 
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zur Abstützung von Hangkraft und Giermoment übertragen 

muss. 

5.3 ANFAHREN UND BREMSEN 

Untersucht werden Anfahr- und Bremsvorgänge mit a =
0,1, 0,3 und 0,5 m/s² sowie ein Not-Halt aus 𝑣 =
1,5 m/s mit 𝑎 = 1,5 m/s² Bremsbeschleunigung. Alle 

Architekturen erreichen im Simulationsmodell die vorge-

gebene Verzögerung. Für die vergleichende Bewertung 

wird der Not-Halt herangezogen. 

Nach Gleichung (4.4) muss bei ausschließlicher 

Längskraftübertragung über die Antriebsräder für eine Ver-

zögerung von 1,5m/s2 und den Auslegungsreibwert μ𝑎𝑢𝑠𝑙

= 0,3 mindestens αA,req =
1,5𝑚/𝑠2

0,3⋅9,807𝑚/𝑠2 ≈ 0,51  der Fahr-

zeuggewichtskraft auf den Antriebsrädern liegen. Von den 

in Abschnitt 5.1 bestimmten statischen Lastverteilungen 

erfüllen dies nur das Dreipunktauflager mit αA =
0,512 und die Antriebsvorspannung mit 0,652, alle übri-

gen Architekturen liegen bereits im Stand unter diesem 

Wert. 

Abbildung 11 stellt die statische Lastverteilung ihrer 

Änderung während des Not-Halts gegenüber und zeigt er-

gänzend den Reibwertbedarf nach Formel 4.3. Die Brems-

phasenwerte werden ausschließlich über das Bremsfenster 

ausgewertet. 

Abbildung 11. Lastverlagerung und Kraftschlussbedarf beim 

Not-Halt aus 1,5 m/s mit 1,5 m/s². Blau zeigt den statischen 

Lastanteil, darunter dessen Änderung während der Brems-

phase. Orange kennzeichnet 𝜇
𝑟𝑒𝑞,𝑝95

> 𝜇
𝑎𝑢𝑠𝑙

Die Lastverschiebung unterscheidet die Architekturen 

deutlich. Die Antriebsvorspannung hält ihren hohen An-

triebslastanteil nahezu konstant. Ausgleichswippe und Ro-

cker-Bogie verlagern beim Bremsen Last von den Hinter-

rädern auf die Antriebsräder und erreichen dadurch 

dynamisch beinahe das für den Not-Halt erforderliche 

Lastniveau. Beim Dreipunktauflager und der Stützrollenfe-

derung nimmt der Antriebslastanteil dagegen leicht ab.  

Am stärksten fällt die Entlastung beim starren Fahr-

werk aus, hier wird Last von den Antriebsrädern in Rich-

tung Vorderachse verlagert. Dieser Wert gilt für den Refe-

renzzustand aus Abschnitt 5.1, mit abgesenkter 

Antriebsachse steigt die Ausgangslast entsprechend. Beim 

untersuchten Versatz von −0,3 𝑚𝑚 verbleiben während 

des Not-Halts noch 61,6 % der Fahrzeuggewichtskraft auf 

den Antriebsrädern, der Reibwertbedarf sinkt dadurch auf 

μ𝑟𝑒𝑞 = 0,298. Die bremsbedingte Lastverlagerung bleibt

jedoch bestehen: Gegenüber dem statischen Zustand 

nimmt die Antriebsradlast ab und Last wird insbesondere 

auf die Vorderachse verlagert. Eine höhere Ausgangslast 

kann die Kraftschlussreserve somit verbessern, verhindert 

jedoch nicht die für den Bremsvorgang charakteristische 

dynamische Entlastung der Antriebsachse. Umgekehrt 

reicht bei einer Anhebung der Antriebsachse um 0,3 mm 

der verbleibende Antriebslastanteil von 3,7 % nicht mehr 

aus, um die für das Anfahren erforderliche Längskraft zu 

übertragen. Allerdings ist bei langsamem Anfahren der er-

forderliche Reibwertbedarf deutlich geringer als beim Not-

Halt, sodass eine kritische Entlastung der Antriebsräder im 

normalen Fahrbetrieb zunächst unauffällig bleiben kann. 

Diese Unterschiede spiegeln sich im Reibwertbedarf 

wider. Die Antriebsvorspannung bleibt als einzige Archi-

tektur unter dem angesetzten Auslegungsreibwert. Aus-

gleichswippe und Rocker-Bogie liegen nahe an der Ausle-

gungsgrenze, Dreipunktauflager und Stützrollenfederung 

geringfügig darüber. Das starre Fahrwerk weist infolge der 

ausgeprägten Antriebsradentlastung den deutlich höchsten 

Kraftschlussbedarf auf. 

5.4 ROBUSTHEIT GEGENÜBER BODENSTÖRUNGEN 

Die Bodenprofilszenarien unterscheiden zwischen Befahr-

barkeit und verfügbarer Antriebsradlast: Ein überwundenes 

Hindernis belegt nicht, dass während der Überfahrt durch-

gängig ausreichender Bodenkontakt und Kraftschluss vor-

handen sind. Nur das starre Fahrwerk scheitert in vier Läu-

fen, jeweils bei 0,3 m/s: An der beidseitigen Schwelle (V1) 

erreicht es 39 % der Hindernishöhe, an der einseitigen 

Schwelle (V4) 35 % und am Dreiecksprofil (V11) 45 %. 

Bei V11 und in der Mulde (V13) verlieren die Antriebsrä-

der während der Auffahrt den Kontakt, sodass kein Vor-

trieb mehr übertragen wird und das Fahrzeug zurückrollt. 

Bei 1,0 und 1,5 m/s überwindet auch das starre Fahrwerk 

alle untersuchten Hindernisse, dies erlaubt jedoch keine 

Aussage über die während der Überfahrt verfügbare An-

triebsradlast.  

Abbildung 12 zeigt deshalb oben die Dauer 

𝑡𝐹𝑁<0,5𝐹𝑁,𝑟𝑒𝑓
, während der mindestens eines der beiden An-

triebsräder weniger als 50 % der Referenzlast trägt. Unten 

ist die Dauer tKV dargestellt, in der mindestens eines der

beiden Antriebsräder keinen Bodenkontakt hat. Die oran-

gen Umrandungen kennzeichnen nicht überwundene Hin-

dernisse. Beide Größen sind nach Abschnitt 4.2 entprellt, 

kurze numerische Kontaktspitzen gehen also nicht ein
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Abbildung 12. Oben: Dauer einer Antriebsradlast unter 50 % der Referenzlast. Unten: Dauer des Antriebsrad-Kontaktverlusts. Or-

ange Umrandungen kennzeichnen nicht überwundene Hindernisse. 

Bereits bei den ausgleichenden Architekturen zeigt 

sich, dass eine erfolgreiche Überfahrt mit zeitweiliger Ent-

lastung verbunden sein kann. Besonders an den 15-mm-

Schwellen steigen die Entlastungszeiten bei 1,5 m/s deut-

lich an: Für 3P, AW, RB, AVS und SRF liegen sie je nach 

Profil typischerweise im Bereich von etwa 0,18 bis 0,34 s, 

obwohl dieselben Hindernisse bei 𝑣 = 0,3 𝑚/𝑠 teilweise 

nahezu ohne kritische Entlastung überwunden werden. Die 

höhere Geschwindigkeit verkürzt damit zwar die Über-

fahrtdauer, verstärkt aber die dynamische Entlastung der 

Antriebsräder. Eine Verringerung der Hindernishöhe auf 5 

mm reduziert diese Phasen deutlich. 

Innerhalb der ausgleichenden Konzepte zeigt die An-

triebsvorspannung die höchste Robustheit. Sowohl die Ent-

lastungszeiten als auch die Kontaktverlustzeiten bleiben 

meist am kleinsten. In vielen Szenarien tritt überhaupt kein 

Kontaktverlust auf. Rocker-Bogie und Ausgleichswippe 

folgen mit ebenfalls kurzen Zeiten und sehr ähnlichem Ver-

halten, wobei das Rocker-Bogie bei mehreren Einzelprofi-

len leicht günstiger ausfällt. Das Dreipunktauflager reagiert 

insbesondere auf die einseitige Schwelle empfindlicher. 

Die Stützrollenfederung zeigt dagegen in fast allen Szena-

rien nichtverschwindende Entlastungszeiten, während die 

Kontaktverlustzeiten meist deutlich kürzer bleiben. Ihre 

Schwäche liegt somit weniger im vollständigen Abheben 

als in einer wiederkehrenden Reduktion der verfügbaren 

Antriebsradlast. 

Das starre Fahrwerk weist mit Abstand die längsten 

kritischen Phasen auf und ist das einzige Konzept, das Hin-

dernisse nicht in allen Fällen überwinden kann. An Schwel-

len treten bereits lange Entlastungsphasen bei noch ver-

gleichsweise kurzen Kontaktverlustzeiten auf; kritisch ist 

dort also schon die stark verringerte Normalkraft. Am Drei-

ecksprofil, in der Mulde und auf dem Sinusboden kommen 

mehrsekündige Kontaktverlustzeiten hinzu. In der Mulde 

und beim Dreiecksprofil führt dies zum Verlust des Vor-

triebs und zum Zurückrollen. Die geringste Robustheit des 

starren Fahrwerks beruht damit auf einem systematisch un-

günstigen Verhalten über nahezu alle untersuchten Boden-

profile hinweg. 

Für die sicherheitstechnische Bewertung ist insbeson-

dere wichtig, dass nicht nur vollständiger Kontaktverlust 

kritisch ist. Bereits Phasen mit stark verringerter Antriebs-

radlast können die übertragbare Traktions- oder Bremskraft 

deutlich reduzieren.  

5.5 FAHRZEUGVERHALTEN 

Ergänzend zur Antriebsradbelastung wird die Bewegung 

des Fahrzeugaufbaus betrachtet. Als Aufbaubewegung 

werden dabei die Drehbewegungen des Chassis um seine 

drei Achsen verstanden, also Wanken, Nicken und Gieren, 

in Abbildung 8 sind die Wirkrichtungen erklärt.  

Ausgewertet werden die fünf Bodenprofile bei 0,3 

m/s. Höhere Geschwindigkeiten bleiben wegen auftreten-

der Flugphasen unberücksichtigt, da die Aufbauwinkel 

dann weniger eindeutig die Fahrwerksnachgiebigkeit be-

schreiben. Das starre Fahrwerk bleibt ebenfalls unberück-

sichtigt, da es vier der fünf Störungen nicht vollständig 

überwindet und damit kein vergleichbares Überfahrverhal-

ten liefert.  

Abbildung 13 stellt die resultierenden Wank-, Nick- 

und Gierwinkel gegenüber. Symmetrische Profile führen 

überwiegend zu Nickbewegungen, während die größten 

Unterschiede bei Wanken und Gieren an einseitigen bezie-

hungsweise schräg angeregten Profilen auftreten. Für den 

Vergleich ist jeweils der Betrag des Winkels maßgebend, 
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das Vorzeichen beschreibt lediglich die Bewegungsrich-

tung. 

Abbildung 13. Aufbaubewegung beim Überfahren von fünf Bo-

denprofilen bei 0,3 m/s. φ bezeichnet den maximalen Wank-, θ 

den maximalen Nickwinkel, 𝛥𝜓
𝐸𝑛𝑑𝑒

 die Gierabweichung am

Ende des Auswertefensters. 

Am deutlichsten trennt der Wankwinkel die Architek-

turen. Bei Schwelle beidseitig, Fuge und Mulde bleibt er 

für alle Konzepte unter 0,4°. An der einseitigen Schwelle 

und am Dreieckprofil steigt der maximale Betrag dagegen 

von 0,48° bei der Antriebsvorspannung auf 2,91° beim 

Dreipunktauflager. Ursache sind beim Dreipunktauflager 

die begrenzte Wankabstützung des einzelnen Stützpunkts 

und bei der Stützrollenfederung die nachgiebigen Stützsei-

ten. Die Antriebsvorspannung stützt die Bewegung dage-

gen über die vorgespannte Antriebsachse ab. 

Nick- und Gierbewegung trennen die Konzepte dage-

gen kaum. Die Nickwinkel liegen durchweg zwischen 

1,23° und 1,90°, die Gierabweichung bleibt an symmetri-

schen Störungen unter 0,35° und steigt nur an der einseiti-

gen Schwelle auf bis zu 3,58° beim Dreipunktauflager. 

Eine eindeutige Rangfolge ergibt sich in beiden Fällen 

nicht. 

Damit trennt vor allem das Wankverhalten die Kon-

zepte, die Bedeutung der übrigen Aufbaubewegungen 

hängt stärker vom jeweiligen Einsatzfall ab. 

5.6 EINFLUSS DER ZULADUNG 

Zur Bewertung des Zuladungseinflusses werden mittige 

Lasten von 50, 100 und 150 kg sowie eine 100-kg-Last mit 

350 mm Versatz nach vorn, hinten und 145 mm zur Seite 

untersucht.  

Wie Abbildung 14 zeigt, ändern sich die relativen 

Lastanteile des starren Fahrwerks und des Dreipunktaufla-

gers bei mittiger Zuladung nur gering. Auch Ausgleichs-

wippe und Rocker-Bogie bleiben weitgehend lastunabhän-

gig, wobei der Antriebsanteil leicht zunimmt. Deutlich 

anders verhalten sich die federbasierten Konzepte. Bei der 

Antriebsvorspannung bleibt die absolute Federkraft im An-

triebspfad näherungsweise konstant, sodass der relative 

Antriebslastanteil mit steigender Gesamtlast stark sinkt. 

Bei der Stützrollenfederung wirkt derselbe Zusammenhang 

umgekehrt: Die zusätzliche Last wird zunehmend von den 

Antriebsrädern aufgenommen. Die gegenläufige Entwick-

lung ist deutlich erkennbar und bestätigt die in Abschnitt 

3.3 hergeleitete Lastabhängigkeit beider Konzepte. 

Abbildung 14. Einfluss mittiger Zuladung auf die Lastvertei-

lung. 

Besonders deutlich wird der Unterschied bei seitlichem 

Lastversatz in Abbildung 15. Vier Architekturen erreichen 

in den hier untersuchten außermittigen Lastfällen bei der 

jeweils gewählten Auslegung eine konstruktive Grenze. 

Das Dreipunktauflager kippt bei seitlicher Zuladung, sein 

Stützdreieck lässt auf Höhe des Schwerpunkts nicht genug 
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Lastversatz zu. Bei der Ausgleichswippe und Rocker-Bo-

gie heben bei hinterer Last die Vorderräder ab, bis das 

Chassis auf der Wippenkinematik aufliegt. Bei der Stütz-

rollenfederung wird der verfügbare Federweg bei vorderer 

beziehungsweise hinterer Last vollständig ausgeschöpft, 

sodass das Chassis die Radaufhängung der Stützrollen be-

rührt. Diese Fälle werden daher nicht dargestellt, zeigen je-

doch unmittelbar die erforderlichen konstruktiven Bewe-

gungsreserven.  

Während sich die Antriebsradlast beim starren Fahrwerk, 

Ausgleichswippe, Rocker-Bogie und Stützrollenfederung 

stark zwischen linker und rechter Fahrzeugseite verlagert, 

bleiben die beiden Antriebsräder der Antriebsvorspannung 

nahezu gleich belastet.  

Abbildung 15. Einfluss der Lastposition auf die Einzelradlas-

ten bei 100 kg Zuladung. 

Die Vorspannung entkoppelt die Antriebsradlast da-

mit weitgehend von der Lastposition, allerdings auf Kosten 

des mit steigender Gesamtlast sinkenden Antriebslastan-

teils aus Abbildung 14. 

6 VERGLEICHSMATRIX UND ENTSCHEIDUNGSRAHMEN 

6.1 KONSTRUKTIVER AUFWAND UND KOSTEN 

Neben dem Fahrverhalten unterscheiden sich die Architek-

turen in Bauraum, Teilezahl und konstruktivem Aufwand. 

Die folgende Einordnung basiert auf der konstruktiven Er-

fahrung und Experteneinschätzung der Autoren und ist als 

qualitative Bewertung zu verstehen. Die Kosten werden 

qualitativ aus Anzahl und Komplexität zusätzlicher Bau-

teile sowie dem Montageaufwand abgeschätzt, eine Stück-

kostenrechnung ist nicht Gegenstand der Untersuchung. 

Den geringsten Aufwand verursacht das Dreipunkt-

auflager, da gegenüber den sechsradigen Entwürfen drei 

Radbaugruppen entfallen. Auch das starre Fahrwerk benö-

tigt keine zusätzlichen Ausgleichselemente. Bei der An-

triebsvorspannung kommen lediglich zwei Feder-Dämp-

fer-Einheiten im Bereich der Antriebsräder hinzu, sie 

lassen sich nach dem hier verwendeten Entwurf am Motor 

hinter dem Antriebsrad unterbringen, der niedriger als das 

Antriebsrad baut. Die Stützrollenfederung benötigt dage-

gen vier solcher Einheiten oberhalb der schwenkbaren Rol-

len und erhöht dadurch insbesondere Bauraum, Teilezahl 

und Montageaufwand. 

Die Ausgleichswippe erfordert fahrzeugspezifische 

Wippenteile und Gelenkstellen und damit einen höheren 

geometrischen Entwicklungsaufwand. Die Bauteile selbst 

können jedoch als vergleichsweise einfache passive Ele-

mente ausgeführt werden, sodass Entwicklungsaufwand 

und Stückkosten nicht zwangsläufig parallel steigen. Den 

höchsten konstruktiven Aufwand verursacht das Rocker-

Bogie durch die zusätzlichen Rocker- und Bogie-Elemente 

sowie das Querdifferential. Das Ergebnis zeigt Abbildung 

16. 

Abbildung 16. Konstruktiver Aufwand der sechs Architekturen. Zusatzbauteile relativ zum starren Fahrwerk, negative Werte kenn-

zeichnen entfallende Baugruppen. Die übrigen Kriterien sind qualitative Einstufungen. 
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6.2 VERGLEICHENDE EINORDNUNG 

Die vorangegangenen Abschnitte zeigen unterschiedliche 

Stärken und Grenzen der Architekturen. Für die Auswahl 

reicht daher keine einzelne Kennzahl aus. Abbildung 17 

führt zunächst die Ergebnisse zum Fahrverhalten zusam-

men. Die Einstufung reicht von ++ bis −− und beschreibt 

eine relative Einordnung innerhalb der sechs untersuchten 

Architekturen. Sie ist nicht als allgemeines Akzeptanzkri-

terium zu verstehen. 

Abbildung 17. Relative Einordnung der sechs Architekturen 

nach Fahrverhalten mit (Abschnitt) des Beitrags 

Wobei n. b. für nicht bewertbar steht, da das starre 

Fahrwerk vier der fünf bei 0,3 m/s ausgewerteten Boden-

störungen nicht vollständig überwindet. 

Kraftschluss und Querlastverteilung sowie Befahrbar-

keit und Antriebsradentlastung werden getrennt bewertet, 

weil sie auseinanderfallen: Dreipunktauflager und Stützrol-

lenfederung zeigen eine ähnlich starke Links-rechts-Um-

verteilung bei deutlich unterschiedlichem Reibwertbedarf, 

und alle ausgleichenden Konzepte überwinden die Hinder-

nisse bei deutlich unterschiedlicher Entlastungs- und Kon-

taktverlustdauer. Von den Aufbauwinkeln geht nur das 

Wankverhalten ein, da Nick- und Gierwinkel keine eindeu-

tige Rangfolge ergeben. 

Abbildung 18 ergänzt diese fahrdynamische Bewer-

tung um Lastflexibilität sowie die konstruktiven Eigen-

schaften aus Abschnitt 3.3 und 6.1. 

Abbildung 18. Relative Einordnung der sechs Architekturen 

nach konstruktiven Eigenschaften mit (Abschnitt) des Beitrags 

Die größten Zielkonflikte entstehen bei den federba-

sierten Konzepten: Bei der Antriebsvorspannung sinkt der 

relative Antriebslastanteil mit zunehmender Zuladung, bei 

der Stützrollenfederung steigt er. Ausgleichswippe und Ro-

cker-Bogie stellen 𝛼𝐴 dagegen geometrisch und weitge-

hend lastunabhängig ein, dem etwas robusteren Verhalten 

des Rocker-Bogie bei einzelnen Bodenstörungen steht sein 

deutlich höherer konstruktiver Aufwand gegenüber (Ab-

schnitte 5.4 und 6.1). 

6.3 ENTSCHEIDUNGSRAHMEN 

Die Vergleichsmatrix in Abbildung 17 und 18 liefert 

keine allgemeine Rangfolge, sondern grenzt die Eignung 

der Architekturen anhand der Einsatzbedingungen ein. 

Maßgebend sind vier Fragen: Wie kontrollierbar sind Bo-

denqualität und Bodenstörungen? Wie groß ist der Zula-

dungsbereich? Wie stark kann sich der Schwerpunkt längs 

oder quer verlagern? Welche Kraftschlussreserve wird für 

die geforderten Beschleunigungs- und Bremsvorgänge be-

nötigt? Die folgenden Absätze ordnen die sechs Architek-

turen entlang dieser Kriterien ein. Erst unter den danach ge-

eigneten Konzepten entscheiden Bauraum, konstruktiver 

Aufwand und Kosten. 

Das starre Fahrwerk gehört hinsichtlich Bauraum, 

Komplexität und Kosten zu den einfachsten Lösungen und 

ist gegenüber der reinen Zuladungsgröße vergleichsweise 

unempfindlich, solange Schwerpunktlage und Kontaktver-

hältnisse unverändert bleiben (5.6). Nachteilig sind dage-

gen die geringe Robustheit gegenüber Bodenstörungen und 

die hohe Empfindlichkeit der Radlastverteilung gegenüber 

der tatsächlichen Höhenlage der Räder (5.1 und 5.4). 

Schwerpunktverlagerungen verändern die Radlastvertei-

lung zusätzlich. Beim untersuchten Not-Halt führt die dy-

namische Entlastung der Antriebsachse zu einem deutlich 

höheren Reibwertbedarf als bei den übrigen Architekturen 

(5.3). SF kommt daher vor allem für Anwendungen in-

frage, in denen Boden, Schwerpunktlage und Fahrdynami-

kanforderungen eng begrenzt sind und ein ausreichender 

Kraftschluss nachgewiesen werden kann. 

Das Dreipunktauflager ist bereits durch seine drei Auf-

standspunkte statisch bestimmt, seine Radlastverteilung 

folgt unmittelbar aus Geometrie und Schwerpunktlage (3.1 

und 5.1). Gegenüber einer reinen Änderung der mittigen 

Zuladungsgröße bleibt der relative Antriebslastanteil weit-

gehend stabil (5.6). Seine Grenze liegt dagegen in der seit-

lichen Schwerpunktverlagerung: Querneigung und außer-

mittige Zuladung führen aufgrund des schmalen 

Stützdreiecks zu einer ausgeprägten Lastasymmetrie. Bei 

der untersuchten Geometrie kippt das Fahrzeug bei seitli-

cher Zuladung (5.6). Daneben steigt auch der Kraftschluss-

bedarf insbesondere bei Querneigung (5.2 und 5.3). Das 

Dreipunktauflager eignet sich daher vor allem für Anwen-

dungen mit begrenzter seitlicher Schwerpunktverlagerung 

und bietet dort eine definierte Radlastverteilung bei gerin-

gem Bauraum- und Konstruktionsaufwand. 

Ausgleichswippe und Rocker-Bogie stellen den An-

triebslastanteil geometrisch über die Pivotlage ein und sind 
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gegenüber der reinen Zuladungsgröße weitgehend unemp-

findlich (3.3 und 5.6). Auch beim Not-Halt zeigen beide 

ein nahezu identisches und vergleichsweise günstiges 

Kraftschlussverhalten (5.3). Unterschiede treten vor allem 

bei Bodenstörungen auf, bei denen das Rocker-Bogie ge-

ringere Entlastungs- und Kontaktverlustzeiten erreicht 

(5.4), dafür aber durch Querdifferential und zusätzliche Ki-

nematik den höheren konstruktiven Aufwand verursacht. 

Bei hinterer Schwerpunktverlagerung wird die Ausgleichs-

fähigkeit beider Konzepte bei der hier gewählten Pivotlage 

konstruktiv begrenzt (5.6). Ausgleichswippe bietet damit 

bei geringerem Aufwand einen ähnlichen Lastverteilungs-

effekt, während Rocker-Bogie insbesondere bei anspruchs-

volleren Bodenstörungen Vorteile besitzt. 

Die Antriebsvorspannung (AVS) zeigt gegenüber Nei-

gung und Bodenstörungen die höchste Robustheit und 

bleibt auch gegenüber der untersuchten Lastposition weit-

gehend unempfindlich (5.2, 5.4 und 5.6). Beim Not-Halt 

tritt praktisch keine dynamische Entlastung auf; entspre-

chend weist AVS den geringsten Kraftschlussbedarf der 

untersuchten Konzepte auf (5.3). Ihre Grenze liegt im Zu-

ladungsbereich: Da die Vorspannkraft näherungsweise 

konstant bleibt, sinkt der relative Antriebslastanteil mit 

steigender Gesamtlast (3.3). Bei geringem zusätzlichem 

konstruktivem Aufwand eignet sich AVS daher besonders 

für begrenzte oder gut bekannte Lastbereiche. 

Bei der Stützrollenfederung (SRF) steigt der Antriebs-

lastanteil dagegen mit zunehmender Gesamtlast, sodass 

auch größere Zuladungen den Kraftschluss nicht grund-

sätzlich verschlechtern (3.3 und 5.6). Beim Not-Halt bleibt 

der Kraftschlussbedarf im Bereich der ausgleichenden 

Konzepte (5.3). Nachteile sind die höhere Empfindlichkeit 

gegenüber einseitigen Bodenstörungen und größere Wank-

bewegungen (5.4 und 5.5). Bei außermittiger Schwer-

punktlage begrenzt bei der hier gewählten Federauslegung 

der verfügbare Federweg die Ausgleichsfähigkeit (5.6). 

Die Federauslegung muss deshalb gezielt auf Lastbereich 

und erforderlichen Bewegungsweg abgestimmt werden. 

Die geeignete Architektur ergibt sich damit daraus, 

welche Randbedingungen konstruktiv abgesichert werden 

müssen. Ein gut bekannter Lastbereich begünstigt die An-

triebsvorspannung, größere Lastbereiche eher geometri-

sche Ausgleichskonzepte oder die Stützrollenfederung. 

Starke seitliche Schwerpunktverlagerungen schränken ins-

besondere das Dreipunktauflager ein, während anspruchs-

volle Bodenstörungen für ausgleichende Fahrwerke spre-

chen. Bei hohen Kraftschlussanforderungen sind Konzepte 

mit definierter oder gezielt erhöhter Antriebsradlast vorteil-

haft. Erst wenn Boden, Lastverteilung und Fahrdynami-

kanforderungen ausreichend kontrolliert sind, kann die 

konstruktive Einfachheit des starren Fahrwerks den Aus-

schlag geben. 

7 DISKUSSION UND GRENZEN 

Die Ergebnisse gelten für die in Kapitel 4 definierten Fahr-

zeug-, Boden- und Geschwindigkeitsparameter. Je Archi-

tektur wurde nur eine konkrete Auslegung untersucht. Fe-

dersteifigkeit, Vorspannung und Dämpfung der 

federbasierten Konzepte sowie die Pivotlagen von Aus-

gleichswippe und Rocker-Bogie wurden nicht variiert. Da 

diese Parameter die Lastverteilung unmittelbar beeinflus-

sen (3.3), beschreibt der Vergleich die untersuchten Ent-

würfe und nicht das jeweilige architekturweite Optimum. 

Eine systematische Toleranzanalyse aller Fahrwerk-

sparameter wurde ebenfalls nicht durchgeführt. Ergänzend 

wurde jedoch beim starren Fahrwerk die Höhenlage der 

Antriebsachse variiert, da diese unmittelbar die statisch un-

bestimmte Radlastverteilung beeinflusst (5.1). Die dabei 

ermittelte hohe Sensitivität ist aufgrund des idealisierten 

Simulationsaufbaus nicht unmittelbar als reale Fertigungs-

toleranz zu interpretieren: Das Chassis wird als ideal starr 

angenommen und die Variation erfolgt auf einem perfekt 

ebenen Boden. Bei realen Fahrzeugen sind zusätzliche 

Rahmen-, Lager- und Radnachgiebigkeiten zu erwarten, 

die die Lastumlagerung auf einen größeren Verformungs-

bereich verteilen. Der qualitative Befund bleibt jedoch be-

stehen: Die Antriebsradlast des starren Fahrwerks hängt 

von den tatsächlichen Höhen- und Steifigkeitsverhältnissen 

ab. Fertigungsabweichungen, Setzvorgänge oder unter-

schiedlicher Radverschleiß können die verfügbare An-

triebsradnormalkraft daher über die Nutzungsdauer verän-

dern. Eine Verringerung des wirksamen Antriebsradradius 

entspricht dabei einer relativen Anhebung der An-

triebsachse und wirkt nach der Variation in Abschnitt 5.1 

in Richtung einer geringeren Antriebsradlast. Der Stützrol-

lenverschleiß wirkt umgekehrt und erhöht den Antriebs-

lastanteil, maßgebend ist daher der Differenzverschleiß 

zwischen Antriebsrädern und Stützrollen. 

Die Zuladung wurde ausschließlich quasistatisch be-

trachtet (5.6), ihre Wechselwirkung mit dynamischen Bo-

denstörungen bleibt damit offen. Auch die untersuchten 

Bodenprofile decken nur einen begrenzten Bereich ab. Die 

maximale relative Hindernishöhe beträgt h/r=0,30 bezogen 

auf den Antriebsradradius. Für größere Bodenstörungen 

lassen sich aus den vorliegenden Ergebnissen daher keine 

belastbaren Aussagen ableiten. 

Eine weitere Grenze ergibt sich aus dem verwendeten 

Coulomb-Reibmodell in MSC Adams. Die Herstellerdoku-

mentation weist darauf hin, dass dieses keinen expliziten 

Haftzustand abbildet. Stattdessen wird die Reibung ge-

schwindigkeitsabhängig regularisiert, wobei über defi-

nierte Übergangsgeschwindigkeiten zwischen einem maxi-

malen Reibwert bei geringer Relativgeschwindigkeit und 

dem dynamischen Reibwert interpoliert wird [32]. Dadurch 

treten in den Neigungsläufen ohne Fahrbefehl Kriechen so-

wie Schwankungen der Kontaktkräfte auf. Ergänzende 

Vergleichsläufe mit dem ebenfalls in Adams verfügbaren 
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Modell Stiction and Sliding, das einen Haftzustand um 𝑣 =
0 berücksichtigt, beseitigten beide Effekte. Dafür war in ei-

genen Versuchsläufen jedoch eine Integrationsauflösung 

von 10 kHz erforderlich, wodurch sich die Rechenzeit ge-

genüber dem verwendeten Modell ungefähr verzehnfachte. 

Für den umfangreichen Architekturvergleich wurde daher 

das Coulomb-Modell beibehalten; Einzelminima und sehr 

kurze Kontakttransienten werden entsprechend vorsichtig 

interpretiert. 

Eine interne Verifikation der Simulationsmodelle er-

folgt über die quasistatischen Referenzfälle aus Abschnitt 

5.1. Für die fünf analytisch bestimmbaren Architekturen 

stimmen die simulierten Antriebslastanteile mit den aus 

Abschnitt 3.3 abgeleiteten Sollwerten überein, die Abwei-

chungen bleiben jeweils unter 1,4 %. Bei der Sollwertbil-

dung werden die Eigenmassen der beweglichen Rad- und 

Fahrwerksbaugruppen entsprechend ihrem Lastpfad den 

jeweiligen Radlasten zugeordnet. Bei Antriebsvorspan-

nung und Stützrollenfederung entsprechen die Federkräfte 

im statischen Referenzfall zudem näherungsweise den ein-

gestellten Vorspannkräften. Die Abweichungen liegen da-

mit in derselben Größenordnung wie die von [25] für qua-

sistatische Berechnungen gegenüber MSC Adams 

berichteten rund 2 %. Dies stützt die korrekte Abbildung 

der grundlegenden Lastverteilungsmechanismen, stellt je-

doch keine experimentelle Validierung dar. 

Nicht untersucht wurden ferner Gelenkreibung und 

Klemmen, die Rückwärtsfahrt des Dreipunktauflagers so-

wie das Rückkehrverhalten nach einer Störung. Eine expe-

rimentelle Validierung der dynamischen Ergebnisse und 

der absoluten Kontaktkräfte steht ebenfalls aus. 

8 FAZIT 

Die für Bremsen und Traktion verfügbare Längskraft eines 

differentialgetriebenen FTF wird wesentlich durch die Nor-

malkraft der Antriebsräder bestimmt. Die DIN EN ISO 

3691-4 fordert Bremswirksamkeit, legt hierfür jedoch 

keine Mindest-Antriebsradnormalkraft fest [6]. Der Beitrag 

schließt diese Lücke nicht normativ, sondern macht sie 

über den Antriebslastanteil α𝐴 einer konstruktiven Ausle-

gung zugänglich. Für fünf der sechs untersuchten Architek-

turen lässt sich die statische Lastverteilung aus Geometrie 

beziehungsweise eingeprägten Federkräften bestimmen, 

die Simulation bestätigt die zugrunde liegenden Wirkprin-

zipien. 

Die Ergebnisse zeigen zugleich, dass statische Über-

bestimmtheit praktisch relevant ist. Das starre Fahrwerk 

weist bei Bodenstörungen und beim untersuchten Not-Halt 

die stärksten Einschränkungen auf. Dabei ist zwischen Be-

fahrbarkeit und verfügbarem Kraftschluss zu unterschei-

den: Ein überwundenes Hindernis bedeutet nicht, dass 

während der Überfahrt durchgängig eine ausreichende An-

triebsradlast erhalten bleibt. Ebenso bestimmt der Lastpfad, 

wie empfindlich eine Architektur auf veränderte Zuladung 

reagiert. 

Beim starren Fahrwerk kommt hinzu, dass die An-

triebsradlast aufgrund der statischen Überbestimmtheit 

empfindlich auf Änderungen der relativen Radpositionen 

reagiert. Bereits geringe Höhenabweichungen können die 

Lastverteilung deutlich verschieben, da sie nicht allein 

durch die Nenngeometrie, sondern zusätzlich durch die tat-

sächlichen Höhen- und Steifigkeitsverhältnisse bestimmt 

wird. Der Alterungsfall selbst wurde nicht simuliert, da 

eine Verringerung des wirksamen Antriebsradradius je-

doch einer relativen Anhebung der Antriebsachse ent-

spricht (Kapitel 7), folgt aus der untersuchten Höhenvaria-

tion unmittelbar die konstruktive Konsequenz: Sinkt der 

Antriebslastanteil über die Nutzungsdauer, sinkt auch die 

maximal übertragbare Bremskraft, während das ausgelegte 

Personenerkennungsfeld unverändert bleibt. 

Eine über alle Anforderungen dominante Architektur 

ergibt sich daher nicht. Bei wenig kontrollierbaren Boden- 

und Lastbedingungen rechtfertigen ausgleichende Fahr-

werke ihren zusätzlichen Aufwand, bei definierten, ebenen 

Einsatzbedingungen kann dagegen auch ein starres Fahr-

werk eine geeignete Lösung darstellen. Die Fahrwerksar-

chitektur wird damit zu einem unmittelbaren konstruktiven 

Hebel für die mechanische Absicherung des erforderlichen 

Kraftschlusses. 
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