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Zusammenfassung

Da die Fahr- und Kippstabilität sowie die Schwingungsbelastung auf den Fahrer bei
Flurförderzeugen erheblich durch die Reifeneigenschaften beeinflusst werden, ist ein
zuverlässiges und valides Reifenmodell bei der dynamischen Fahrzeugsimulation von
großer Bedeutung. Dadurch können bereits im frühen Entwicklungsstadium kritische
Fahrzustände untersucht und der Einfluss der Reifeneigenschaften bestimmt werden.

Ziel dieser Arbeit ist die Entwicklung eines dreidimensionalen Reifenmodells speziell für
Superelastikreifen zur Anwendung in der Gesamtfahrzeugsimulation. Bei der Modellie-
rung rückt die vertikal- und querdynamische Kraftübertragung besonders in den Fokus,
da diese für die Betrachtung des Fahrkomforts bzw. der Fahrdynamik von besonderem
Interesse sind. Durch die detaillierte simulative Betrachtung der über den Reifen in
das Fahrzeug übertragenen Kräfte kann die Reifenauswahl in Bezug auf den Einsatzfall
bzw. den Fahrzeugtyp angepasst werden, wodurch eine Erhöhung des Fahrerkomforts
sowie der Arbeitsergonomie resultiert. Neben der realitätsnahen Beschreibung der auf-
tretenden Kräfte und Momente liegt hierbei der Fokus auf einen rechenzeitoptimierten
Ansatz, welcher auf der Methode der Mehrkörpersimulation basiert.

Nach einer umfassenden Übersicht des Wissensstandes von Reifenmodellen, welche den
oben genannten Anforderungen entsprechen, wird auf den grundsätzlichen Modellauf-
bau eingegangen. Da der Fokus zusätzlich auf eine möglichst einfache Implementierung
gelegt werden soll, wird die Grundstruktur in einer Adams-internen Programmierspra-
che erzeugt. Hierbei handelt es sich um ein Speichenmodell, bei dem die Kraftübertra-
gung in den drei Raumrichtungen durch nichtlineare Kraftelemente modelliert wird.
Zur Beschreibung der querdynamischen Kraftübertragung wird das Kraftelement in
dieser Richtung durch einen analytischen Ansatz erweitert, wodurch die typische Hy-
sterese im Querkraftverlauf modelliert wird. Der Reifen-Fahrbahn-Kontakt wird durch
ein richtungsabhängiges Kontaktmodell hergestellt, womit die unterschiedlichen Reib-
parameter berücksichtigt werden können.

Durch die Schaffung einer breiten experimentellen Basis für verschiedene Reifenty-
pen wird das Ziel verfolgt, dem Modell eine vielseitige Einsatzmöglichkeit zu verlei-
hen. Hierbei werden mit Hilfe verschiedener Prüfstände die quasistatischen sowie die
dynamischen Eigenschaften des stehenden bzw. rollenden Reifens analysiert und die
entsprechenden Modellparameter abgeleitet. Zur Vervollständigung des jeweiligen Pa-
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rametersatzes kommt zusätzlich ein strukturmechanisches Modell zum Einsatz, welches
für die Parameteridentifikation entwickelt wurde.

Das entwickelte Reifenmodell wird nach zahlreichen Simulationsläufen durch die auf-
genommenen Messergebnisse verifiziert bzw. validiert. Hierfür wird das Kraftübertra-
gungsverhalten in den drei Raumrichtungen unter verschiedenen Randbedingungen un-
tersucht. Daraufhin wird das Reifenmodell in ein Gesamtfahrzeugmodell integriert.
Durch den Vergleich zwischen den experimentellen und den simulierten Fahrmanövern
wird das Reifenmodell im Rahmen einer Gesamtfahrzeugsimulation validiert. Hierbei
wird der Fokus zum einen auf die Beschleunigungen bzw. Kräfte gelegt, die bei einer
Hindernisüberfahrt in das Fahrzeug eingeleitet und somit auf den Fahrer übertragen
werden. Zum anderen werden fahrdynamische Untersuchungen zur Überprüfung des
querdynamischen Modells betrachtet. Auf Grundlage dieser Ergebnisse kann ein Ur-
teil über die Robustheit des erstellten Modells gebildet werden, woraus in Verbindung
mit der Modellvalidität eine abschließende Betrachtung erfolgen werden kann. Mit dem
vollständig validierten Modell werden im Anschluss zusätzlich Simulationsstudien zur
Identifikation weiterer kritischer Fahrzustände durchgeführt.



Abstract

Since the driving and tipping stability, as well as the vibration load on the driver, of
industrial trucks are considerably influenced by the tyre properties, a reliable and valid
tyre model is of great importance in dynamic vehicle simulation. This allows critical
driving conditions to be investigated at an early stage of development and the influence
of the tyre properties to be determined. The aim of this work is the development of
a three-dimensional tyre model especially for superelastic tyres for application in the
complete vehicle simulation. The modelling focuses on the vertical and lateral dynamic
power transmission, as these are of particular interest when considering ride comfort
and driving dynamics. Through the detailed simulative consideration of the forces
transmitted via the tyre into the vehicle, the tyre selection can be adapted in relation
to the application or the vehicle type, resulting in an increase in driver comfort and
work ergonomics. In addition to the detailed description of the forces and moments
that occur, the focus here is on a computationally time-optimised approach based on
the method of multi-body simulation.

After a detailed overview of the state of knowledge of tyre models that meet the re-
quirements mentioned above, the basic model structure is discussed. Since the focus is
also to be placed on the simplest possible implementation, the basic structure is ge-
nerated in an Adams-internal programming language. This is a spoke model in which
the force transmission in the three spatial directions is modelled by non-linear force
elements. To describe the transverse dynamic force transmission, the force element in
this direction is extended by an analytical approach, whereby the typical hysteresis in
the transverse force progression is modelled. The tyre-road contact is established by a
direction-dependent contact model, whereby the different friction parameters can be
taken into account.

By creating a broad experimental basis for different tyre types, the aim is to give
the model a versatile application. The static and dynamic properties of the stationary
or rolling tyre are analysed with the aid of various test rigs and the corresponding
model parameters are derived. To complete the respective parameter set, a structural-
mechanical model is also used, which was developed for the parameter identification.

After numerous simulation runs, the developed tyre model is verified or validated by
the recorded measurement results. For this purpose, the force transmission behaviour
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in the three spatial directions is examined under various boundary conditions. The tyre
model is then integrated into a complete vehicle model. By comparing experimental
and simulated driving manoeuvres, the tyre model is validated within the framework of
a complete vehicle simulation. On the one hand, the focus is placed on the accelerations
or forces that are introduced into the vehicle during an obstacle crossing and are thus
transferred to the driver. On the other hand, vehicle dynamics investigations are con-
sidered to verify the lateral dynamic model. Based on these results, a judgement can
be made about the robustness of the model created, from which a final consideration
can be derived in conjunction with the model validity. With the fully validated model,
additional simulation studies are then carried out to identify further critical driving
conditions.
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Nachfolgend sind die wichtigsten in dieser Arbeit verwendeten Größen dargestellt.
Grundsätzlich sind jedoch alle verwendeten Größen zusätzlich im Text erläutert.

Lateinische Notaion

A Amplitude

A Materialparameter des Bergström-Boyce Modells

B Steifigkeitsfaktor der Magic Formula

C Materialparameter des Bergström-Boyce Modells

C Formfaktor der Magic Formula
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C rechter Cauchy-Green Deformationstensor

cai axiale Steifigkeit einer Speiche

ccontact Kontaktsteifigkeit

cges Hubgerüststeifigkeit

ck Kettensteifigkeit

cr radiale Dämpfung der Magic Formula
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cT i tagentiale Steifigkeit zwischen den Kontaktelementen

cx longitudinale Steifigkeit des Reifens

cy laterale Steifigkeit des Reifens
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Ẽ Kontakt E-Modul

EFahrbahn E-Modul der Fahrbahn

EReifen E-Modul des Reifens

e Kraftexponent

ex, ey x- bzw. y-Koordinate des horizontalen

Kraftangriffspunktes

fx, fy x- bzw. y-Koordinate des vertikalen

Kraftangriffspunktes
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Einleitung

Der Gegengewichtsstapler stellt in der Intralogistik ein sehr verbreitetes und universell
einsetzbares Hilfsmittel dar. Die in modernen Lagern angestrebte sehr hohe Umschlags-
leistung führt zu einer hohen Auslastung von Mensch und Maschine. Der Fahrkomfort
sowie die -dynamik stellen somit für eine effektive und nachhaltige Arbeitsweise eine
essentielle Voraussetzung dar.

Der Reifen ist eine bestimmende Komponente in der Betrachtung des Fahrzeugkomforts
sowie der Fahrzeugdynamik. Neben den Anforderungen an den Rollwiderstand sowie
an die Geräuschentwicklung beim Rollvorgang, sind die Reifen für die Übertragung
aller notwendigen Kräfte zwischen dem Fahrzeug und der Fahrbahn verantwortlich. In
erster Linie beinhaltet dies die Aufnahme der entstehenden vertikalen Lasten sowie die
Einleitung der zur Spurführung notwendigen Querkräfte. Somit wird sowohl die Fahr-
und Kippstabilität als auch die Schwingungsbelastung von Flurförderzeugen erheblich
durch die Eigenschaften der verwendeten Reifen beeinflusst. So ist die seitliche Standsi-
cherheit aufgrund des speziellen Fahrzeugaufbaus eine relevante Thematik hinsichtlich
der Arbeitssicherheit, die durch steigende Unfallzahlen in den letzten Jahren immer
präsenter geworden ist. Neben der Problematik der Standsicherheit spielt die vertikale
Schwingungs- und Stoßbelastung hinsichtlich der Arbeitssicherheit eine wichtige Rolle.
Bei Flurförderzeugen werden die vertikaldynamischen Belastungen lediglich über die
Reifen und über die Federung des Sitzes absorbiert, wodurch Gesundheitsschäden bei
dem Fahrer im Bereich der Wirbelsäule resultieren können.

Zur Untersuchung des Fahrverhaltens rücken Simulationsmodelle in den Vordergrund,
mit denen die kritischen Fahrzustände eines Fahrzeugs identifiziert werden können.
Hiermit lassen sich bereits im Vorhinein verschiedene Einflüsse auf das Fahrzeugver-
halten prognostizieren, wodurch experimenteller Aufwand entfällt. Aus den oben erläu-
terten Gründen geht hervor, dass ein robustes und vielseitig einsetzbares Reifenmodell
zu einem grundlegenden Bestandteil dieser Simulationsmodelle zählt. Neben der Un-
tersuchung des Einflusses der Reifeneigenschaften auf die Fahrdynamik und des Fahr-
komforts, kann das Reifenmodell außerdem zur Vorauswahl je nach Fahrzeugmodell
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und Einsatzfall genutzt werden. Durch die umfangreichen und tiefgehenden Kenntnis-
se des dynamischen Verhaltens unterschiedlicher Reifentypen, kann die Reifenauswahl
sowohl für die Erstausrüstung, als auch für die Nachrüstung von Ersatzreifen angepasst
werden.

Nachdem im Jahre 2007 eine Lärm- und Vibrations-Arbeitsschutzverordnung formu-
liert wurde, setzte sich die Flurförderzeugbranche verstärkt mit dem Einfluss einzelner
Komponenten auf das Schwingungsverhalten des Fahrzeugs auseinander. Im Rahmen
dieser zahlreichen Untersuchungen (vgl. [Eic07, Eic08, SSR07, T0̈7]) rückten u.a. Mehr-
körpersimulationen zur Beschreibung des Schwingungsverhaltens von Flurförderzeugen
in den Vordergrund. Vor diesem Hintergrund untersuchte die Technische Universität
München in einem Forschungsvorhaben [GFE11] die Auswirkungen von mechanischen
Schwingungen auf den menschlichen Körper bei dem Betreiben von Flurförderzeugen.
Im Rahmen dieses Projektes wurde ein Mehrkörpersimulationsmodell entwickelt, mit
dem das Schwingungsverhalten von Flurförderzeugen in Hinblick auf die körperliche
Belastung des Fahrers untersucht werden konnte. Die Untersuchungen haben u.a. er-
geben, dass für eine bestmögliche Übereinstimmung von Realität und Simulation ein
spezielles, für Flurförderzeugreifen entwickeltes, vertikaldynamisches Reifenmodell not-
wendig ist.

Nicht nur bei der Untersuchung von komfortrelevanten Fahrmanövern ist es notwendig
ein detailliertes Reifenmodell einzusetzen. Aufgrund des speziellen kinematischen Auf-
baus von Flurförderzeugen kommt es bei schnellen Kurvenfahrten häufig vor, dass die
Grenze der seitlichen Kippstabilität erreicht wird, wodurch verheerende Unfälle ent-
stehen können. Da der experimentelle Nachweis der dynamischen Standsicherheit von
Flurförderzeugen grundsätzlich sehr aufwändig ist, rücken hier ebenfalls Mehrkörpersi-
mulationen in den Vordergrund. Für die Simulation dieser fahrdynamischen Manöver
wird ein speziell für Flurförderzeugreifen gültiges, querdynamisches Reifenmodell be-
nötigt, welches das Seitenführungsverhalten der Reifen realitätsnah wiedergeben kann.

In zwei vorangegangenen Forschungsprojekten wurden zwei separate Reifenmodelle zur
Beschreibung der Vertikal- [GBO+13] bzw. Querdynamik [BB12] von Flurförderzeug-
reifen entwickelt. Das auf Basis von neuronalen Netzen aufgebaute Querdynamikmodell
von Busch wurde in einem weiteren Forschungsvorhaben von Stepanyuk [SKB16a]
durch einen analytischen Ansatz erweitert. Die Modelle wurden zur Abbildung des
Übertragungsverhaltens von hochfrequenten vertikalen Anregungen bzw. zur Untersu-
chung des querdynamischen Fahrverhaltens und der Standsicherheit von Flurförderzeu-
gen erstellt. Die Modellierung eines kombinierten, dreidimensionalen Ansatzes, der im
Bereich der Fahrdynamik- sowie Fahrkomfortsimulation eingesetzt werden kann, blieb
bisher jedoch aus.

Das übergeordnete Ziel dieser Arbeit ist die Erstellung eines durch eine breite Daten-
basis abgesicherten, dreidimensionalen Reifenmodell speziell für Flurförderzeugreifen
zur Anwendung in der Mehrkörpersimulationssoftware MSC Adams. Hierbei werden
lediglich SE-Reifen und keine Luft- sowie Vollgummireifen betrachtet. Das Modell soll
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primär die angesprochenen Anforderungen der Vertikal- und Querdynamik im Rahmen
einer Gesamtfahrzeugsimulation erfüllen. Zusätzlich soll die Simulation der überlager-
ten Kraftübertragung durch das Modell ermöglicht werden. Hierfür werden die bereits
bestehenden Modelle aufgegriffen und durch gezielte Erweiterungen an die genannten
Anforderungen angepasst. Darüber hinaus soll im Vergleich zu den vorangegangen Mo-
dellen eine optimierte Implementierung in die Software MSC Adams geschaffen werden.
Hierfür wird das Modell als Mehrkörpersystem ausgeführt, welches ebenfalls in MSC
Adams konzipiert wird, was zu einer komfortablen Einbindung des Reifenmodells in
ein Gesamtfahrzeugmodell führt. Durch einen vollkommen parametrischen Modellauf-
bau wird ein schneller Wechsel zwischen verschiedenen Ausführungen von SE-Reifen
gewährleistet.

Das Modell wird durch entsprechende experimentelle Untersuchungen für drei verschie-
dene Reifentypen parametriert. Hierfür wird das Kraftübertragungsverhalten in den
drei Raumrichtungen bei verschiedenen Randbedingungen analysiert und daraus die
entsprechenden Modellparameter abgeleitet. Für diese Untersuchungen liegen am In-
stitut für Maschinenelemente und Technische Logistik der Helmut-Schmidt-Universität
speziell konzipierte Prüfstände vor. Ziel ist zum einen, das Modell durch möglichst ein-
fache Messabläufe zu parametrieren und zum anderen eine einfache Einbindung zu er-
möglichen. Da nicht alle Parameter des Reifenmodells experimentell identifiziert werden
können, wird zusätzlich ein mit der Finite-Elemente-Methode entwickeltes, struktur-
mechanisches Reifenmodell eingesetzt. Das Werkstoffverhalten des Reifens wird durch
geeignete Materialmodelle beschrieben, welche die nichtlinearen und zeitabhängigen
Eigenschaften wiedergeben können. Diese Modelle werden durch Materialuntersuchun-
gen parametriert, bei denen das Werkstoffverhalten unter Zug- und Druckbelastung
charakterisiert wird. Im Anschluss wird das Reifenmodell durch quasistatische und dy-
namische Messdaten validiert, wodurch die Gültigkeit für die Parameteridentifikation
gewährleistet wird.

Die Gültigkeit des Mehrkörpersimulation-Reifenmodells (im Folgenden durch MKS-
Reifenmodell abgekürzt) wird im weiteren Verlauf der Arbeit durch die gesamte Band-
breite der aufgenommenen Messdaten abgesichert. Neben der Kraftübertragung in den
drei Raumrichtungen wird zusätzlich die Überlagerung der horizontalen Kräfte be-
trachtet. Die Verifizierungen bzw. Validierungen werden unter verschiedenen Randbe-
dingungen durchgeführt, so dass ein möglichst breites Einsatzspektrum des Modells
vorliegt.

Im Anschluss wird das parametrierte und durch die Prüfstandsergebnisse verifizier-
te bzw. validierte Reifenmodell in ein Gesamtfahrzeugmodell eingebunden. In dieser
Arbeit wird ein Flurförderzeugstyp der 2t-Klasse verwendet. Durch den Vergleich zwi-
schen den experimentellen und den simulierten Daten, die bei verschiedenen Fahrma-
növern aufgenommen werden, wird die Gültigkeit des Modells auch im Bereich der
Gesamtfahrzeugsimulation nachgewiesen. Zum Nachweis der vertikalen Kraftübertra-
gung werden Hindernisüberfahrten bei verschiedenen Schwellenhöhen, Fahrgeschwin-
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digkeiten und Radlasten verglichen. Hierbei ist die richtige Einleitung der Schwingungs-
und Stoßbelastung in das Fahrzeug von besonderem Interesse. Das Übertragungsver-
halten der Querkraft wird durch verschiedene Kurvenfahrten validiert. Hier werden
neben stationären Kreisfahrten ebenfalls fahrdynamische Manöver betrachtet, bei de-
nen die kritische Grenze der Fahrstabilität erreicht wird. Durch die Validierung der
Vertikal- und Querkraftübertragung im Rahmen der Gesamtfahrzeugsimulation wird
das MKS-Reifenmodell abschließend auf seine Gültigkeit geprüft, wodurch eine end-
gültige Aussage über die Güte, Robustheit sowie Arbeitsweise des Modells getroffen
werden kann.

Mit dem validierten Reifenmodell werden darauffolgend verschiedene Simulationsstu-
dien durchgeführt, bei denen hauptsächlich die überlagerte Kraftübertragung im Fokus
steht. Hierbei ist besonders das Bremsen bei einer Kurvenfahrt sowie das Überfahren
eines Hindernisses bei einer Kurvenfahrt von übergeordneten Interesse. Mit Hilfe die-
ser Studien können besonders kritische fahrdynamische Zustände und der Einfluss der
Reifen auf diese identifiziert werden.
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Stand der Forschung

In diesem Abschnitt wird neben dem Aufbau von Superelastikreifen (häufig abge-
kürzt durch SE-Reifen) zusätzlich auf die allgemeine Definition der Reifenkräfte und
-momente eingegangen. Im Anschluss werden bestehende und in der Praxis bewährte
Modelle zur Reifensimulation thematisiert. Da ein großes Spektrum an Ansätzen zur
Simulation des Reifenverhaltens in der Literatur vorliegt, wird sich nur auf die Modelle
bezogen, die im direkten Zusammenhang mit dem in dieser Arbeit erstellten Modell
stehen. Die Wahl des richtigen Modells hängt stark von dem Anwendungsbereich ab,
in dem das Simulationsmodell zum Einsatz kommen soll. Hierbei wird auf die ver-
schiedenen Kategorien von Reifenmodellen eingegangen und anhand von Beispielen die
Arbeitsweise erläutert.

2.1 Aufbau und Eigenschaften von Superelastikreifen

Der SE-Reifen zählt zu der gängigsten Reifenbauart im Bereich der Gegengewichts-
stapler. Im Vergleich zu den Luftreifen zeichnen sich SE-Reifen durch eine geringe
Einfederung bei hohen Traglasten, sowie durch ein robustes und somit wartungsarmes
Verhalten aus. Der Aufbau des Reifens besteht aus drei radial angeordneten Gum-
mischichten, welche sich aufgrund ihrer Materialeigenschaften voneinander unterschei-
den. Eine Übersicht verschiedener konstruktiver Ausführungen ist der VDI 2196 zu
entnehmen. Der Querschnitt eines gängigen SE-Reifens der Firma Continental ist in
Abbildung 2.1 schematisch dargestellt.

Die äußere Laufschicht besteht aus einer sehr robusten Naturkautschukmischung, wo-
durch dem Reifen sehr zähe und verschleißfeste Eigenschaften verliehen werden. Dar-
über hinaus ist die Mischung dahingehend optimiert, dass ein möglichst geringer Roll-
widerstand sowie abrasiver Verschleiß erreicht wird. Geometrisch ist die Laufschicht so
konzipiert, dass die gesamte Reifenflanke geschützt wird. Weiterhin ist in dieser Schicht
die Profilierung eingelassen, welche je nach Hersteller unterschiedlich gestaltet wird.
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Die hochelastische Zwischenschicht besitzt deutlich bessere Dämpfungseigenschaften
im Vergleich zur Laufschicht, was sich positiv auf die Kompensation von Schwingungs-
und Stoßbelastungen auswirken soll. Aufgrund der hohen dämpfenden Wirkung, ist
diese Schicht jedoch für thermische Schädigungen besonders anfällig. Bei langen Ein-
satzzeiten, in Verbindung mit hohen Traglasten und Geschwindigkeiten, kommt es zu
einer Speicherung der thermischen Energie und somit zu einer starken Temperaturent-
wicklung im Bereich der Zwischenschicht, woraus ein komplettes Versagen des Reifens
resultiert.

Die Bodenschicht besteht im Vergleich zu der Lauf- und Zwischenschicht aus einem
deutlich steiferen Material. Zusätzlich sind in die Schicht mehrere Stahlkerne eingebet-
tet, wodurch ein fester Sitz auf der Felge gewährleistet werden soll. Die formschlüssige
Verbindung zwischen Felge und Bodenschicht wird durch die sog. SIT R©-Haltewulst
verstärkt. Nähere Informationen zu den Reifendimensionen sowie dem Aufbau sind
[Con07] zu entnehmen.

Hochelastische
Zwischenschicht

Felge Boden

Drahtkern

Flanken-
schutz

60 Joule
T

SIT R©-
Haltewulst

Laufgummi

Abbildung 2.1. Schnittansicht eines SE-Reifens (Quelle: Continental Reifen
Deutschland GmbH)

Wie eingangs bereits erwähnt, handelt es sich bei den verschiedenen Schichten um spezi-
elle Natur- und Kunstkautschukmischungen. Nach dem Vulkanisierungsprozess entste-
hen aus diesen Kautschukmischungen hochelastische und mechanisch stark beanspruch-
bare Elastomerwerkstoffe. Diese Werkstoffe werden stark durch ihr viskoelastisches Ver-
halten charakterisiert, woraus die zeitlich abhängigen mechanischen Eigenschaften des
Reifens resultieren.

Darüber hinaus ist eine starke Temperaturabhängigkeit dieser Werkstoffe bekannt. Die
niedrige Wärmeleitung des Materials kann im Betrieb von SE-Reifen zu einer erheb-
lichen Selbsterwärmung führen, was die mechanische Beanspruchung sehr beeinflusst.
Die dadurch entstehende Schwächung der Molekülstruktur sorgt für eine Abnahme der
Materialsteifigkeit sowie -dämpfung.
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2.2 Darstellung der Reifenkräfte und -momente

Die Übertragung der Kräfte und Momente zwischen Reifen und Fahrbahn erfolgt über
die Radaufstandsfläche (Latsch), welche sich aufgrund der vertikalen Kraftkomponente
ausbreitet. Die resultierende Kraft im Kontaktbereich kann in drei Komponenten zer-
legt werden, welche sich auf ein reifenfestes Koordinatensystem beziehen und idealisiert
im Mittelpunkt des Latsches angreifen (vgl. Abbildung 2.2). Das bedeutet, dass das
zugrundeliegende Koordinatensystem die Eigendrehung des Reifens um die Rotations-
achse nicht mit macht. Aufgrund der äußeren Belastung durch die Reibungskräfte im
Latsch kommt es zur Verschiebung des Kraftangriffspunktes, woraus eine Momentenbe-
lastung auf den Reifen resultiert. Ein zusätzliches Moment kann durch einen Sturzwin-
kel hervorgerufen werden. Es handelt sich hierbei um eingeprägte Kräfte und Momente,
also solche, die sich in Abhängigkeit von den Lage- und Geschwindigkeitsgrößen aus-
drücken lassen [SHB13].

Latsch

Fy

Fx

Fz

vx

v
vy

My

Mx

Mz

α

Abbildung 2.2. Reifenkontaktkräfte zwischen Reifen und Fahrbahn und die resul-
tierenden Momente in Anlehnung an [SHB13]

Die Kraftkomponente in z-Richtung wird häufig als Vertikalkraft oder Radlast bezeich-
net und kann als einseitig wirkende Kraft angesehen werden, da lediglich Druckkräfte
von ihr übertragen werden. Die Vertikalkraft zeigt in Abhängigkeit von der vertikalen
Verformung einen progressiven Funktionsverlauf. Die damit verbundene Zunahme der
Steifigkeit resultiert neben der Vergrößerung der Kontaktfläche bei ansteigender Verfor-
mung aus dem nichtlinearen Materialverhalten. Da die dynamischen Beanspruchungen
beim Überfahren von Bodenunebenheiten durch die Vertikalkraft in das Fahrzeug ein-
geleitet werden, besitzt das zeitabhängige, mechanische Reifenverhalten einen großen
Einfluss auf den Fahrkomfort.

Die Horizontalkraft in Umfangs- und Querrichtung (Fx, Fy) wird über die Reibungs-
verhältnisse im Kontaktbereich übertragen, wodurch sie abhängig von der Material-
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paarung begrenzt ist. Die Kräfte hängen neben der Radlast von der Scherdeformation
des Latsches in der jeweiligen Richtung ab, welche jedoch schwer zu ermitteln sind.
Aus diesem Grund wird die übertragbare Kraft in Abhängigkeit von der Kinematik
der Scherdeformation dargestellt. In Umfangsrichtung wird diese Kinematik durch den
Umfangsschlupf charakterisiert und ergibt sich im angetriebenen bzw. gebremsten Zu-
stand zu:

SA,x =
ωRdyn − vx
ωRdyn

bzw. SB,x =
vx − ωRdyn

vx
. (2.1)

Der dynamische Radius Rdyn wird aus dem Abrollumfang abgeleitet und stellt somit
keine rein geometrische Größe dar [Lei15]. Die übertragbare Querkraft steht im Zu-
sammenhang mit dem Querschlupf. Dieser wird aus dem Schräglaufwinkel α gebildet,
der sich zwischen der Geschwindigkeitskomponente in y- und x-Richtung einstellt (vgl.
Abbildung 2.2):

Sy = tan α =
vy
vx
. (2.2)

Von besonderer Bedeutung ist die maximal übertragbare Umfangs- bzw. Querkraft
abhängig von der entsprechenden kinematischen Größe. Wird ein kombiniertes Fahr-
manöver z.B. aus Lenken und Bremsen betrachtet, stellt sich eine Kombination aus
Umfangs- und Querschlupf ein, wodurch eine resultierende Horizontalkraft zwischen
Reifen und Fahrbahn übertragen wird.

Die aus den beschriebenen Kräften resultierenden Momente auf den Reifen sind eben-
falls in Abbildung 2.2 dargestellt. Das Sturzmoment Mx resultiert aus der seitlichen
Deformation des Reifens, die sich bei einer Kurvenfahrt einstellt. Der Latsch verschiebt
sich hierbei im ortsfesten Koordinatensystem des Reifens zur Kurveninnenseite, wo-
durch der Kraftangriffspunkt der Radlast verschoben wird. Das dabei entstehende Mo-
ment hat somit einen direkten Einfluss auf die Kipp- bzw. Standsicherheit des Fahr-
zeugs [Bus15]. Aufgrund der Deformation der Kontaktfläche in Umfangsrichtung re-
sultiert eine Verschiebung des vertikalen Kraftangriffspunktes. Das dabei entstehende
Moment stellt das Rollwiderstandsmoment My dar. Die Verschiebung des Kraftangriff-
punktes in Umfangsrichtung führt bei einer zusätzlich angreifenden Querkraft zu einem
Rückstellmoment Mz, welches versucht den Schräglaufwinkel zu verkleinern.

Neben den bereits erwähnten zeitabhängigen Einflüssen auf die Kraftübertragung, wird
diese zusätzlich durch die Temperatur beeinflusst. Durch die Reduzierung der Tempe-
ratur kommt es zu einer Veränderung der Molekülstruktur und das Material wird zäh
und spröde. Die Erhöhung der Temperatur macht das Material wiederum elastischer
und weicher. In beiden Fällen ist somit eine direkte Auswirkung auf die statische und
dynamische Kraftübertragung gegeben. Zusätzlich resultiert aus der Erwärmung des
Materials eine Veränderung der Reibeigenschaften zwischen Reifen und Fahrbahn. Die
Verringerung der Steifigkeit sorgt für eine größere Kontaktfläche, wodurch eine höhere
Kraft zwischen den Kontaktpartnern übertragen wird. Somit wird neben dem Fahr-
komfort ebenfalls die Fahrdynamik mit variierender Reifentemperatur beeinflusst.
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2.3 Reifenmodellierung

Das Reifenmodell nimmt in der Fahrzeugsimulation eine sehr bedeutende Rolle ein, da
es die einzige Kopplung zur Fahrbahn darstellt und somit die Kräfte und Momente in
die Fahrzeugstruktur einleitet. Zur vielseitigen Anwendung sollte das Reifenmodell ein
möglichst breites Einsatzspektrum bieten und dabei realitätsnahe Ergebnisse liefern
[BAK02]. Aus Oertels Übersicht [Oer15] geht hervor, dass ein universell einsetzba-
res Reifenmodell noch nicht vorliegt. So sind in der Vergangenheit eine Vielzahl von
Reifenmodellen entstanden, die je nach Modellierungsansatz in mathematische, semi-
physikalische und physikalische Modelle eingeteilt werden [Chi12, Ein10, SHB13].

Die mathematischen bzw. empirischen Modelle approximieren das mechanische Verhal-
ten des Reifens durch geeignete mathematische Funktionen, welche auf Grundlage von
experimentell ermittelten Kennfeldern entwickelt wurden. In diesem Zusammenhang
werden häufig die Modelle von Pacejka & Bakker [PB92] sowie Schieschke &

Gnadler [SG87] genannt. Die mathematischen Modelle zeichnen sich durch ihre hohe
Genauigkeit sowie durch die geringen Rechenzeiten aus, da die Interaktion zwischen
Reifen und Fahrbahn sowie das vertikaldynamische Verhalten des Reifens lediglich ver-
einfacht dargestellt wird. Der Gültigkeitsbereich ist jedoch auf die experimentellen Da-
tensätze beschränkt. Diese Modelle werden häufig für fahrdynamische Untersuchungen
eingesetzt.

Die semi-physikalischen Modelle stellen eine Mischform dar und erweitern die mathe-
matischen Modelle durch einen starren Gürtel, welcher zur Abbildung der Lauffläche
und somit des Rollvorganges dient. Der Gürtel ist durch nichtlineare Kraftelemente mit
der Felge verbunden. Somit kann die Reifendynamik bei instationären Fahrmanövern,
wie z.B. das Überfahren von Hindernissen, abgebildet werden. Dieser Ansatz wurde
u.a. in den Modellformen MF-SWIFT [Pac05], BRIT [Gip07a], CTire [Gip01] sowie
RMOD-K 20 [OF99] verwendet.

Die physikalischen Modelle beschreiben die mechanischen Eigenschaften des Reifens
durch einen möglichst fein diskretisierten, flexiblen Gürtel [Fer08]. Die einzelnen Ele-
mente des Gürtels sind durch nichtlineare Feder-Dämpfer-Elemente mit der Felge und
untereinander gekoppelt. Aus der Literatur sind sowohl ebene als auch räumliche Mo-
delle bekannt. Durch die flexible Gestaltung des Gürtels können die Vorgänge im Latsch
detailliert abgebildet werden [Wit15]. Diese Modellform nimmt aufgrund seiner Vielsei-
tigkeit in der Fahrkomfortsimulation die bedeutendste Rolle ein. Das wohl bekannteste
Modell, welches durch diesen Ansatz abgebildet wird, ist das kommerzielle FTire Mo-
dell [Gip99, Gip05, Gip07a] von Gipser. Ähnliche Modellstrukturen weisen die Modelle
RMOD-K 7 [Oer08] bzw. CDTire [GB07] auf.

Die genausten Reifenmodelle stellen die FEM-Modelle dar. Sie zählen ebenfalls zu den
physikalischen Modellen und differenzieren im Gegensatz zu den bisher genannten Mo-
dellansätzen nicht zwischen der geometrischen Beschreibung und des inneren Aufbaus
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sowie den Materialeigenschaften [WBO11]. Die Beschreibung der genauen Spannungs-
zustände des Reifens lassen eine deutlich tiefgründigere Analyse zu. Jedoch weisen diese
Modelle aufgrund der enormen Anzahl an Freiheitsgraden in Verbindung mit den nicht-
linearen Materialgesetzen eine sehr hohe Rechenintensität auf, so dass sie im Bereich
der Gesamtfahrzeugsimulation selten zum Einsatz kommen.

Nachfolgend werden aus den oben genannten Modellkategorien Modelle näher erläutert,
die sich in der Praxis etabliert haben. Hierbei wird sich auf Reifenmodelle konzentriert,
die neben der Übertragung der Horizontalkräfte zusätzlich das vertikaldynamische Ver-
halten beim Überfahren von Hindernissen abbilden können. Auf die Modellierung der
thermischen Reifeneigenschaften wird hier nicht weiter eingegangen, da diese im Rah-
men dieser Arbeit nicht behandelt werden. Für eine weiterführende Literaturrecher-
che auf dem Gebiet der Reifenmodellierung sei auf die Arbeiten [Ein10], [Sch04] bzw.
[Zeg98] verwiesen.

Die vorgestellten Modelle haben ihren Ursprung im Automotivebereich und wurden
somit für Luftreifen konzipiert. Da diese Modelle zur Modellierung der speziellen Flur-
förderzeugreifen nur eingeschränkt angewendet werden können, sind in der Vergangen-
heit einige Arbeiten auf diesem Gebiet entstanden. Der Aufbau und die Arbeitsweise
sowie die Differenzierung zu den Luftreifenmodellen wird ebenfalls in diesem Abschnitt
thematisiert.

Magic Formula-Reifenmodell

Die Magic Formula von Pacejka stellt wohl den verbreitetsten mathematischen An-
satz zur Beschreibung der übertragenen Reifenkräfte im quasistaionären Zustand dar.
Das Modell wurde bereits 1987 erstamls in [BNP87] vorgestellt und durch zahlreiche
Modellerweiterungen in [BPL89], [PB92] sowie [Pac05] weiterentwickelt. Das Modell be-
rücksichtigt nicht die physikalischen Zusammenhänge zwischen Reifen und Fahrbahn,
sondern stellt lediglich den Zusammenhang zwischen kinematischen Eingangsgrößen
und den Reifenkräften bzw. -momenten durch mathematische Gleichungen her. Die
kinematischen Eingangsgrößen werden aus den Geschwindigkeits- bzw. Positionsvek-
toren der Radnabe gebildet. Die Umfangs- und Querkraft sowie das Rückstellmoment
werden abhängig von der Eingangsgröße durch die Grundgleichung

y(x) = D sin[C arctan{Bx− E(Bx− arctan Bx)}] (2.3)

bestimmt. Wobei B die Ursprungssteigung und somit die Steifigkeit und D den maxi-
malen Funktionswert darstellt. Durch C und E werden die Form bzw. die Krümmung
des Funktionsverlaufes beeinflusst. In Abbildung 2.3 ist der Einfluss der Modellpa-
rameter auf den Verlauf des Reibbeiwertes in Relation zu dem Schlupf dargestellt.
Hierbei handelt es sich je nach Eingangsgröße um den Reibbeiwert in Umfangs- oder
Querrichtung.
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Trotz der mathematischen Bedeutung der Parameter, stellt sich eine Vorhersage des
Kurvenverlaufs schwierig dar, insbesondere bei gleichzeitiger Veränderung mehrerer Pa-
rameter [Fer08]. Zur weiteren Modifikation des Verlaufes wurden zwei Verschiebungs-
faktoren SH und SV eingeführt, wodurch ein Offset der Funktion entlang der beiden
Achsen erzeugt werden kann [Pac05]. Dies ist z.B. zur Abbildung des Rollwiderstandes
nötig. Daraus ergibt sich die neue Ausgangsvariable zu:

Y (X) = y(x) + SV . (2.4)

Durch X wird die neue Eingangsvariable in Form von

x = X + SH , (2.5)

charakterisiert. Die vertikale Kraftkomponente wird durch ein lineares Feder-Dämpfer-
Element mit einem Einzelpunktkontakt definiert [HEG07]:

Fz = krρ+ crρ̇. (2.6)

Durch ρ und ρ̇ wird hierbei die Einfederung bzw. die Einfederungsgeschwindigkeit be-
schrieben. Die Parameter kr und cr stellen die radiale Steifigkeit sowie die Dämpfung
des Elementes dar. Durch diese Einschränkung ist das Modell nicht in der Lage das
Reifenverhalten auf einer kurzwelligen Fahrbahn oder beim Überfahren von Hindernis-
sen wiederzugeben. Neben der vertikalen Einfederung sind ebenfalls lediglich konstante
bzw. niederfrequente Änderungen der Fahrgeschwindigkeit und des Schräglaufwinkels
zulässig. Diesen Nachteilen steht der große Vorteil der Echtzeitfähigkeit des Modells
gegenüber.
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Abbildung 2.3. Einfluss der Parameter auf das Modellverhalten der Magic Formula
bei einem Steifigkeitsfaktor B=4
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MF-SWIFT

Wie oben erwähnt kann durch die Magic Formula lediglich das stationäre Reifenver-
halten abgebildet werden. Daher war es notwendig ein erweitertes Modell zur Beschrei-
bung des transienten und dynamischen Reifenverhaltens zu entwickeln [Pac05]. Daraus
entstand das semi-physikalische Modell MF-SWIFT (Magic Formula-based Short Wa-
velength Intermediate Freqency Tyre Model). Das Modell basiert auf dem modifizier-
ten Umfangs- und Querkraftmodell von Pacejka [PB97] und wurde von Zegelaar

[Zeg98] bzw. Maurice [Mau00] erweitert. Schmeitz entwickelte das Modell in [Sch04]
so weiter, dass die Reifenkräfte auf beliebigen, dreidimensionalen Fahrbahnstrukturen
berechnet werden können. Der Modellaufbau sowie die Funktionsweise ist schematisch
in Abbdildung 2.4 dargestellt.

Enveloping model with elliptical cams

Rigid ring (6 DOF)

Sidewall stiffness
& damping

Effective road plane

Slip model

Rim

Cleat

Residual
stiffness &
damping

Effective road surface

Contact patch dimensions

Abbildung 2.4. Schematische Darstellung des MF-SWIFT Modells nach [Sch04]

Das Modell verwendet einen starren Ring zur Beschreibung des dynamischen Verhal-
tens des Reifens. Der Ring ist durch dreidimensionale Feder-Dämpfer-Elemente mit
der Felge verbunden. Zusätzlich beinhaltet das Modell ein Verfahren zur Erstellung
der Reifenhüllkurve (enveloping model) durch mehrere elliptische Scheiben, welche die
Fahrbahn kontinuierlich abtasten und eine effektive Fahrbahnoberfläche daraus gene-
rieren. Dieses Verfahren wurde erstmalig von Schmeitz et al. in [SJP+04] vorgestellt
und zeichnet sich durch einen geringen Rechenaufwand aus. Die beiden separaten Mo-
delle stehen in stetiger Kommunikation miteinander, so dass eine Schwingungsanregung
durch Unebenheiten auf der Fahrbahn auf das Ringmodell übertragen werden kann. Das
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Kontaktmodell zwischen dem Ring und der Fahrbahnoberfläche wird wie oben bereits
angedeutet über die Magic Formula beschrieben. Um die Steifigkeiten und Dämp-
fungen des rollenden Reifens richtig abbilden zu können, muss die Verformung der
Lauffläche berücksichtigt werden. Hierfür wurden zusätzlich in den Hauptrichtungen
Feder-Dämpfer-Elemente zwischen dem starren Ring und der Kontaktfläche eingebun-
den [SJT+10].

Besselink et al. beschreiben in [BSP10] detailliert die Bestimmung der vertikalen
Reifenkraft in dem Kontaktpunkt zwischen Reifen und Fahrbahn. Hierfür wird zunächst
der durch die Zentrifugalkräfte vergrößerte Radius des rollenden Reifens ermittelt:

RΩ = R0

(

qre0 + qv1

(

ΩR0

V0

)2
)

, (2.7)

wobei R0 den Nennradius des nichtrollenden Reifens, qre0 sowie qv1 Modellparameter, Ω
die Winkelgeschwindigkeit und V0 die Referenzgeschwindigkeit darstellen. Die vertikale
Einfederung resultiert aus dem Maximum der Differenz zwischen dem freien Radius
RΩ und dem belasteten Radius des Reifens Rl:

ρ = max| (RΩ −Rl, 0) |. (2.8)

Der Radius des belasteten Reifens wird aus dem Abstand des Felgenmittelpunktes und
des Kontaktpunktes bestimmt.

Die vertikale Reifenkraft Fz wird dann durch den folgenden Ansatz beschrieben:

Fz =

(

1 + qv2
R0

V0
|Ω| −

(

qFcxFx

Fz0

)2

−
(

qFcyFy

Fz0

)2
)

·
(

qFz1
ρ

R0

+ qFz2

(

ρ

R0

)2
)

· (1 + pFz1dpi)Fz0

(2.9)

Durch die Modellparameter wird berücksichtigt, dass die Steifigkeit mit steigender Ge-
schwindigkeit zunimmt (qv2) und die Radlast mit steigender Umfangs- und Querkraft
abnimmt (qFcx, qFcy) [Pac05]. Dieses Phänomen tritt bei sehr hohem Schlupf auf und
resultiert aus den Verformungen in der Kontaktfläche [Zeg98, Mau00]. Zusätzlich wird
durch (qFz1, qFz2) der nichtlineare Kraftverlauf charakterisiert. Mit dem Druckinkre-
ment dpi kann eine Veränderung des Fülldruckes berücksichtigt werden. Durch Fz0

wird die Nennlast auf den Reifen angegeben.

Das MF-SWIFT Modell lässt sich in jegliche kommerzielle MKS-Programme imple-
mentieren und wird hauptsächlich im Bereich der Komfortuntersuchungen, sowie zur
Erprobung von Kontrollsystemen [PGS+03], eingesetzt. Das Modell beinhaltet bis zu
180 freie Parameter, die an speziellen Prüfständen ermittelt werden müssen [Fer08].
Dieser hohe Parametrierungsaufwand macht die korrekte Anwendung des Modells sehr
aufwändig.
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FTire

Das rein physikalische Reifenmodell FTire (Flexible Ring Tire Model) besitzt im Ver-
gleich zu dem MF-SWIFT Modell einen flexiblen Ring als Reifengürtel, welcher aus
einer finiten Anzahl an Elementen besteht [Ril09]. Das Modell wird für umfassende
fahrdynamische Simulationen eigesetzt und wurde von Gipser erstmalig im Jahr 1999
[Gip99] vorgestellt und in zahlreichen Arbeiten weiterentwickelt (vgl. [Gip05, Gip07a]).
Neben der Überfahrt von Schwellen und Bodenunebenheiten lassen sich ebenso hoch-
frequente Rollvorgänge beschreiben, wodurch Aufschlüsse über Eigenfrequenzen und
Akustik gewonnen werden können. Hierbei besitzt das Modell eine Gültigkeit bis zu
einer Frequenz von 200 Hz. Durch die stetige Weiterentwicklung in den letzten Jahren
hat sich das FTire Modell als eines der führenden Reifenmodelle in der Fahrzeugsimu-
lation etabliert [Gip07a].

Die einzelnen Elemente des flexiblen Reifengürtels werden je nach Genauigkeitsanforde-
rung durch 80-200 Massepunkte diskretisiert, welche über nichtlineare Feder-Dämpfer-
Elemente untereinander und mit der Felge verbunden sind. Somit ist eine Verdrehung
und Verschiebung in allen Raumrichtungen möglich [Gip01]. Die Struktur des Modells
ist in Abbildung 2.5(a) schematisch dargestellt.
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Abbildung 2.5. Schematische Darstellung des FTire Modells (a) und Beschreibung
des radialen Kraftelementes und des Kontaktmodells (b) aus [Ril09]

Diesen Massepunkten werden zusätzlich 20-100 masselose Kontaktelemente zugeordnet,
welche über nichtlineare Feder-Dämpfer-Elemente die dynamische Kraftübertragung in
tangentialer und axialer Richtung zwischen Reifen und Fahrbahn beschreiben. Der loka-
le Reibkontakt wird durch ein Geschwindigkeits-Flächenpressungs-Kennfeld modelliert
(vgl. Abbildung 2.5(b)), wodurch die resultierende Reibkraft in Abhängigkeit von der
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Fahrgeschwindigkeit und der Radlast bestimmt wird [Ein10]. Die radialen Eigenschaf-
ten des Reifens werden über eine Parallelschaltung von nichtlinearen Steifigkeiten und
Dämpfungen und einer zusätzlichen Feder-Dämpfer-Reihenschaltung beschrieben (s.
Abbildung 2.5 oben rechts) [Gip01]. Über diese Verkettung von Reihen- und Parallel-
schaltungen ist es möglich, die dynamische Verhärtung bei großen Rollgeschwindigkei-
ten bzw. Frequenzen abzubilden.

Zur Parametrierung des Modells stellt Gipser drei verschiedene Unterprogramme zur
Verfügung [Gip07a]. Aus Anwendersicht hat das Tool FTire/fit die größte Bedeutung.
Es bereitet zuvor eingebundene Messdaten auf und identifiziert bzw. validiert automa-
tisch die gesuchten Modellparameter. Ein weiteres Parametrierungswerkzeug stellt das
zur FTire Familie gehörende FEM-Modell FETire [Gip07b] dar. Durch verschiedene
statische und modale Analysen werden anhand dieses Modells die FTire-Parameter
automatisiert erzeugt und eingebunden [MP14].

RMOD-K

Die Struktur des pysikalischen Reifenmodells RMOD-K (Reifenmodell für Komfort-
untersuchungen) basiert ähnlich wie die von FTire auf einem flexiblen, durch mehre-
re Elemente diskretisierten Reifengürtel. Der Grundgedanke ist auf die Überlegungen
von Böhm [Böh93] zurückzuführen und wurde von Oertel und Fandre durch eini-
ge Erneuerungen konkretisiert und in [OF99, OF01] veröffentlicht. Der Quellcode des
Modells wurde im Jahr 2002 an die belgische Firma LMS verkauft und unter dem Na-
men CDTire weiterentwickelt. Die CDTire Modellfamilie beinhaltet drei Varianten für
Fahrdynamik- sowie Komfortsimulationen. Während das Modell CDTire 20 ein star-
res Ringmodell darstellt, werden die erweiterten Modelltypen CDTire 30 und CDTire
40 durch einen ebenen bzw. räumlichen flexiblen Ring abgebildet [GB07]. Auf Basis
dieser Modelle sind am Fraunhofer-Institut für Techno- und Wirtschaftsmathematik
ITWM vollständige Neuentwicklungen entstanden, die ein komplexes 3D-Modell sowie
eine echtzeitfähige Variante beinhalten [Ada14]. In der Zwischenzeit entwickelten Oer-

tel und Fandre RMOD-K zu der aktuellen Modellversion RMOD-K 7 weiter. Diese
beinhaltet wie bei CDTire eine Ausführung mit starrer (RB, Rigid Belt) und flexibler
Gürtelstruktur (FB, Flexible Belt). Der Aufbau von RMOD-K 7 FB besteht aus zwei
separaten Teilen - dem Struktur- und Kontaktteil (vgl. [Oer07, OF09]). Der Strukturteil
ist hierbei für die Berechnung der Kräfte und Momente des Reifens zuständig, während
über den Kontaktteil die Interaktion zwischen Reifen und Fahrbahn abgebildet wird.
Durch eine kontinuierliche Kommunikation der beiden separaten Modelle werden die
Informationen über Position, Geschwindigkeit und Kräfte ausgetauscht und zu einer
einheitlichen Modellaussage zusammengefasst [Oer07].

Der grundsätzliche Aufbau des flexiblen Strukturteils ist in Abbildung 2.6(a) darge-
stellt. Die Modellierung des Strukturteils ist über eine Methode realisiert, welche auf
Grundlage der Finiten-Elemente basiert [Mac09]. Der rotationssymmetrische Quer-
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schnitt ist durch viele Netzelemente diskretisiert, die jeweils vier translatorisch be-
wegliche Strukturknoten (structure nodes) besitzen. Die Verbindung der Knoten wird
durch Kraftkoppelelemente (Feder-Dämpfer-Elemente) hergestellt, wodurch die Über-
tragung von Quer- und Umfangskräften möglich ist. Zusätzlich wird diese Verbindung
durch eine Biegesteifigkeit ergänzt, die eine Verdrehung um die x- und y-Achse zulässt.
Neben den flexiblen Strukturknoten sind zusätzlich starre Felgenknoten (rim nodes)
angeordnet, über die die Strukturschicht an die Felge angebunden wird. Durch diesen
Aufbau können die aus den Reifenkräften resultierenden Verformungen sehr realitäts-
nah wiedergegeben werden.
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Abbildung 2.6. Aufbau der Strukturschicht (a) sowie der Kontaktschicht (b) des
flexiblen RMOD-K Modells nach [Oer07, OF99] (b)

Der Kontakt zwischen Fahrbahn und Reifen wird über die Kontaktschicht des Modells
ermittelt. Diese Schicht beschreibt die äußere Gummischicht des Reifens und ist in
radialer Richtung über der Strukturschicht angeordnet. Sie wird durch ein Netz von
Sensorpunkten diskretisiert, welche dem Modell anzeigen, ob ein Kontakt zum Fahr-
bahnmodell vorliegt. Dieses Netz wird zur richtigen Detektierung der Kontakteigen-
schaften deutlich feiner als das Strukturnetz ausgeführt [Oer07]. Der Aufbau der Kon-
taktschicht ist in Abbildung 2.6 (b) dargestellt. Die Verbindung zwischen den separaten
Schichten wird über die Strukturknoten hergestellt. Dadurch werden die an den Sen-
sorpunkten entstandenen Kontaktkräfte in die Strukturschicht eingeleitet. Die Normal-
kraftverteilung wird hierbei in Relation zu den Verschiebungen und Geschwindigkeiten
der Sensorpunkte durch nichtlineare Materialgesetze bestimmt [OF09]. Die zur Bestim-
mung der Tangentialkräfte in der x,y-Ebene benötigten Reibbeiwerte werden durch die
Relativgeschwindigkeit zwischen Sensorpunkt und einem Referenzpunkt sowie der zu-
gehörigen Normalkraft gebildet. Durch die Definition einer Gleitgeschwindigkeit kann
zwischen Haft- und Gleitreibung unterschieden werden. Zur genauen Beschreibung des
Kontaktalgorithmus sowie der internen Modellgleichungen sei auf [Oer11] verwiesen.
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Zur Lösung der modellinternen Gleichungen verwendet das RMOD-K Modell einen
eigenentwickelten Solver, welcher in [BO95] detailliert beschrieben ist. Der RMOD-K-
Solver arbeitet unabhängig von dem MKS-Solver, wodurch deutlich geringere Schritt-
weiten möglich sind [OF99]. Durch zuvor definierte Punkte auf der Fahrbahn und der
Felge werden dem Solver die benötigten kinematischen Größen zur Verfügung gestellt.
Daraus berechnet das Modell nach den oben beschriebenen Ansätzen die Reifenkräfte
bzw. -momente und übergibt diese an ein definiertes Kraftelement (GForce) im MKS-
Fahrzeugmodell.

Ebenso wie FTire lassen sich mit RMOD-K die Auswirkungen von sehr kurzwelligen
und somit hochfrequenten Bodenunebenheiten auf den Reifen beschreiben. Die verwen-
deten Modellparameter sowie die Identifizierungsmethoden sind bei beiden Modellen
ähnlich aufgebaut [Fer08]. Einsle [Ein10] hat die Modellgüte der Reifenmodelle bei
der Simulation von Hindernisüberfahrten miteinander verglichen und stellte eine bes-
sere Eignung von FTire fest. Zusätzlich stellte er fest, dass FTire deutlich kürzere
Rechenzeiten aufweist.

FE-Modelle

Die physiklaischen Reifenmodelle, die mit Hilfe der FEM entwickelt werden, stellen die
komplexeste Modellgruppe dar. Die Materialeigenschaften werden im Vergleich zu den
zuvor genannten Modellen über geeignete Materialgleichungen formuliert und nicht
durch mechanische Ersatzsysteme. Diese numerischen Modelle werden hauptsächlich
in der Reifenentwicklung zur detaillierten Beschreibung der mechanischen, thermi-
schen und zeitabhängigen Reifeneigenschaften eingesetzt. Elementare Eigenschaften
wie das Einfederverhalten können somit sehr detailliert vorhergesagt werden. Hieraus
kann zusätzlich auf die Bodendruckverteilung geschlossen werden, welche ebenfalls ei-
ne elementare Eigenschaft bei der Reifenentwicklung darstellt [Lei15]. Somit lässt sich
bereits in der Entwicklungsphase simulativ auf das Ziel einer möglichst großen Auf-
standsfläche und geringe Spannungsspitzen in der Bodendruckverteilung eingehen. Im
Bereich der Gesamtfahrzeugsimulation kommen diese Modelle aufgrund ihrer hohen
Rechenzeiten bevorzugt bei zeitlich kurzen Ereignissen zur Anwendung, wie z.B. das
Anfahren an einem Hindernis [Her08]. Um die Anwendungsmöglichkeit zu erweitern
wird durch Herkt in [Her08] ein Ansatz der Modellreduktion verfolgt, wodurch die
Verwendung in einem MKS-Modell deutlich effizienter wird.

Korunovic et al. zeigen in [KTS07a] das grundlegende Vorgehen zur Beschreibung
der statischen Eigenschaften eines luftgefüllten Radialreifens. Des Weiteren können sehr
effektiv die Eigenfrequenzen und Eigenmoden des Reifens analysiert werden, wodurch
schon im frühen Entwicklungsstadium Resonanzeffekte minimiert werden können. Die-
ses Modell wurde in [KTS+11] erweitert, wodurch dynamische Rollvorgänge untersucht
werden konnten.
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Ein weiteres Anwendungsgebit der FEM stellen Eigenschwingungsuntersuchungen dar,
aus denen Erkenntnisse über die Akustik beim Rollvorgang abgeleitet werden können.
Tong & Jin beschreiben in [TJ12] die Bestimmung der Eigenfrequenzen und stel-
len die ersten fünf Eigenmoden des Reifens dar, wodurch das Schwingungsverhalten
charakterisiert wird. Diese Erkenntnisse können auf akustische Untersuchungen über-
tragen werden. Brinkmeier et al. stellen in [BNP08] ein Modell vor, welches in der
Lage ist die Geräuschentwicklung während des Rollvorganges zu beschreiben. Hierfür
wird separat der nichtlineare Rollkontakt und die Eingenwerte des deformierten Rei-
fens ermittelt. Durch eine modale Superposition wird daraus die Geräuschentwicklung
bestimmt. Gauterin & Ropers zeigen in ihrer Ausarbeitung [GR05] wie mit Hilfe
eines modalen Finite-Elemente-Modells die Geräuschentwicklung in einem Fahrzeug
bei verschiedenen Frequenzen untersucht werden kann. Chiarello beschäftigt sich in
[Chi12] ebenfalls mit der Geräuschentwicklung bei einem Reifen-Fahrbahnkontakt im
Rahmen einer Gesamtfahrzeugsimulation und verwendet hierbei ebenfalls ein modales
Reifenmodell auf Grundlage der FEM.

Ghoreishy sowie Chang et al. geben in ihren Arbeiten [Gho08] bzw. [CEGS04]
einen sehr detaillierten Überblick über die Finite-Elemente-Modellierung rollender Rei-
fen. Während Chang et al. Vorteile aufgrund des hohen Detaillierungsgrades bei
transienten Vorgängen betont, wird jedoch auch festgehalten, dass im Vergleich zu an-
deren Reifenmodellen sich nicht pauschal genauere Ergebnisse einstellen. Ghoreishy

geht in seiner Übersicht hauptsächlich auf die Berechnung der Temperaturentwicklung
im Reifen und des Rollwiderstandes bei unterschiedlichen Bodenbelägen ein. Eine be-
sondere Herausforderung neben der Abbildung des komplexen dynamischen Material-
verhaltens stellt die Formulierung des Rollkontaktes zwischen Reifen und Fahrbahn dar.
Die Beschreibung dieser Problematik erfordert eine relativkinematische Betrachtungs-
weise der Bewegung. Durch die Einführung einer Zwischenkonfiguration, der sog. ALE
(Arbitrary-Lagrangian-Eulerian) oder Mixed-Lagrangian-Eulerian-Referenzkonfiguration
kann die Rollbewegung des Reifens in eine reine Starrkörperbewegung und in eine De-
formation relativ zur Zwischenkonfiguration zerlegt werden [Chi12]. Nackenhorst

geht in seinen Ausarbeitungen [Nac92] und [Nac00] sehr detailliert auf die Formulie-
rung dieser Konfiguration ein, um die Dynamik rollender Körper mit Hilfe der FEM
zu beschreiben. Der große Vorteil dieser relativkinematischen Beschreibung liegt darin,
dass die feine Diskretisierung des Netzes, welche für eine detaillierte Kontaktanalyse
notwendig ist, lediglich auf den Kontaktbereich beschränkt wird [Nac00]. Ein Problem
dieser Formulierung besteht darin, dass sich die Reibung nicht direkt berücksichtigt
lässt, wodurch der Rollkontakt zwischen Reifen und Fahrbahn nicht korrekt abgebildet
werden kann. Ziefle entwickelte darauf in [Zie07] einen Algorithmus der die klassische
ALE -Metheode durch einen reibungsbehafteten Ansatz erweiterte. In kommerziellen
FE-Solver wie Abaqus ist diese Formulierung standardisiert als ALE Adaptive Mesh
implementiert [Aba13].

Wie eingangs bereits angedeutet, nimmt die Beschreibung der Materialien durch geeig-
nete Materialgesetze erheblichen Einfluss auf die Modellgüte. Um große Deformationen
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nahezu reversibel zu ertragen, werden bei der Modellierung von Elastomeren und tech-
nischen Gummiwerkstoffen hyperelastische Materialmodelle eingesetzt [Höf09]. Neben
Höfer [Höf09] haben sich Middendorf [Mid02] und Winkelmann [Win97] sehr
detailliert mit der Materialmodellierung von Reifenwerkstoffen beschäftigt.

Vertikaldynamisches SE-Reifenmodell nach Oh

Wie einleitend bereits erwähnt, wurden die bisher beschriebenen Modelle für Luftreifen
konzipiert. Somit wird wird in der Folge zusätzlich auf Ansätze eingegangen, die speziell
für die Abbildung von SE-Reifen entwickelt wurden.

Oh stellt in seiner Arbeit [Oh17] die Entwicklung einer Reifenfunktion speziell für
SE-Reifen vor, welche zur Abbildung der vertikaldyamischen Reifeneigenschaften beim
Überfahren von Hindernissen in Adams eingesetzt werden kann. Diese entwickelte Rei-
fenfunktion wird über eine Reifendatei (in Adams Tire Property File), welche in Form
eines ASCII-Codes vorliegt, in die Gesamtfahrzeugsimulation eingebunden. Neben der
verwendeten Reifenfunktion beinhaltet die Reifendatei die Formulierung der geometri-
schen und mechanischen Reifenparameter.

Der physikalische Modellansatz besteht aus einer Verkettung von translatorischen und
rotatorischen Feder-Dämpfer-Elementen, wodurch die flexible Gummischicht des Rei-
fens beschrieben wird. Die Modellstruktur ist somit mit dem FTire Modell von Gipser

vergleichbar. Die Lauffläche ist über eine frei wählbare Anzahl an Kontaktelementen
diskretisiert. Die Kontaktelemente sind mit der Felge sowie untereinander durch die
angesprochenen Feder-Dämpfer-Elemente verbunden. Somit werden die radialen und
tangentialen Steifigkeiten bzw. Dämpfungen des Reifens durch das Modell berücksich-
tigt. Da es sich hierbei jedoch um einen ebenen Ansatz handelt, können keine seitli-
chen Kraftkomponenten übertragen werden. Die Verschiebung bzw. die Rotation der
Kontaktelemente aus der Ebene heraus ist somit nicht möglich. Die Beschreibung der
Reibung zwischen den Kontaktelementen und der Fahrbahn wird über eine Kontakt-
formulierung realisiert.

Mit Hilfe des beschriebenen physikalischen Ansatzes und der Kontaktformulierung wer-
den die entsprechenden Gleichungen zur Bestimmung der Kontakt- sowie der Reifen-
kräfte aufgestellt und in der Reifenfunktion hinterlegt. Diese wird in der Program-
miersprache C++ formuliert und als DLL-Datei an die Reifendatei übergeben. Die
dabei entstandenen Differentialgleichungssysteme werden durch interne Lösungsverfah-
ren gelöst und die resultierenden Kräfte an Adams übergeben. Durch die Einbindung
als eigenständige Tire Property File ist eine einfache Integration des Modells in ein
Gesamtfahrzeugmodell möglich. Ein weiterer Vorteil besteht darin, dass durch die For-
mulierung in C++ und den damit verbundenen ausgelagerten Berechnungen deutlich
kürzere Rechenzeiten im Vergleich zu einer Adams internen Formulierung resultieren.
Jedoch kann das Kompilieren bzw. Einbinden des C++-Codes in die Tire Property File
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zu Problemen führen, wodurch es zu falschen Ergebnissen bzw. Simulationsabbrüchen
kommen kann.

Das Modellverhalten wurde von Oh durch den Vergleich zwischen den gemessenen
und den simulierten Hindernisüberfahrten verifiziert bzw. validiert. Er konnte hierbei
gute Übereinstimmungen erzielen. Die verwendete Datenbasis war jedoch relativ gering,
wodurch keine umfassende Aussage über die Modellgültigkeit getroffen werden konnte.

Querdynamische SE-Reifenmodelle nach Busch und Stepanyuk

Die hohe Wendigkeit sowie die zum Teil extremen Fahrmanöver führen dazu, dass sich
im Vergleich zu Automobilen deutlich höhere Schräglaufwinkel bei Flurförderzeugen
einstellen. Bruns et al. haben in [BBH09] einen dynamischer Standsicherheitstest
für Flurförderzeuge entwickelt, bei dem gezeigt werden konnte, dass beim schlagartigen
Verreißen der Lenkung Schräglaufwinkel weit oberhalb von 45◦ auftreten können. Bei
Untersuchungen der Fahrdynamik bei Automobilen hat sich hingegen ergeben, dass
Schräglaufwinkel von 15◦ [Ein10] bzw. 12◦ [Lei15] nicht überschritten werden. Darüber
hinaus ist aus den oben genannten fahrdynamischen Untersuchungen bekannt, dass
die schlagartigen Lenkmanöver bei Flurförderzeugen deutlich höhere Schräglaufraten
hervorrufen als es in der Fahrdynamik von Automobilen der Fall ist. Zusätzlich stellen
sich bei Flurförderzeugen aufgrund der hohen Fahrzeugmasse und der aufgenommenen
Last deutlich höhere Radlasten ein.

In Abbildung 2.7 ist exemplarisch ein gemessener Querkraftverlauf in Abhängigkeit von
dem Schräflaufwinkel und der Radlast bei der Fahrgeschwindigkeit vx und der Schräg-
laufrate α̇ eines SE-Reifens dargestellt. Neben dem erheblichen Einfluss der Radlast
und des Schräglaufwinkels auf die Querkraft und des nichtlinearen Funktionsverlaufes
ist hier eine ausgeprägte Hysterese zu erkennen. Diese steigt mit zunehmender Schräg-
laufrate an und beschreibt die dissipative Energie, welche durch Reibungserscheinungen
und Materialdämpfung entsteht. Bei langsamen Lenkvorgängen kommt es somit zu ei-
nem stationären Verhalten, bei dem keine Hysterese entsteht und der Graph durch den
Ursprung verläuft.

Die oben genannten Aspekte lassen es nur bedingt zu, die Querkraftübertragung von
Flurförderzeugreifen nach dem Modell von Pacejka zu modellieren. Rebelle et al.

[RMP09] sowie Lemerle et al. [LHR11] führten fahrdynamische Untersuchungen mit
Flurförderzeugen durch und verglichen diese Daten mit Ergebnissen aus einer MKS-
Simulation. In beiden Fällen konnten zufriedenstellende Ergebnisse mit dem Modell
von Pacejka erzielt werden, jedoch nahm die Korrelation zwischen gemessenen und
simulierten Daten mit zunehmender Dynamik ab. Aus diesem Grund wurde am Institut
für Maschinenelemente und Technische Logistik (im Folgenden abgekürzt durch MTL)
ein Ansatz entwickelt, der zur Berechnung der Querkraft bei hohen Radlasten sowie
Schräglaufwinkeln bzw. -raten geeignet ist.
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Abbildung 2.7. Dynamischer Querkraftverlauf eines SE-Reifens am Beispiel des
Solideal RES 660 18x7-8 bei drei verschiedenen Radlasten

Das auf Basis von künstlichen neuronalen Netzen entwickelte Modell wurde in seiner
ursprünglichen Form von Busch in [BB12] bzw. [Bus15] vorgestellt. Es kann als ein
mehrdimensionales Kennfeld betrachtet werden, welches unter Berücksichtigung diver-
ser kinematischer Größen die Querkraft:

Fy = f(α, α̇, γ, vx, Fz, Fx, µ), (2.10)

sowie das Sturzmoment:
Mz = f(α, γ, Fz, µ). (2.11)

berechnet. Dieser Ansatz bringt jedoch die typischen Nachteile eines neuronalen Net-
zes mit sich, d.h. eine aufwändige Erstellung umfangreicher Trainingsdaten sowie die
teilweise nicht vollkommen nachvollziehbaren, modellinternen Entscheidungen. Somit
können physikalische Zusammenhänge häufig nur begrenzt erklärt werden. Zusätzlich
stellt die Implementierung einen vergleichsweise hohen Aufwand dar. Diese Nachteile
motivierten Stepanyuk et al. einen analytischen Ansatz zu entwickeln, welcher in
[SKB16a] vorgestellt wurde, wodurch eine deutlich einfachere Handhabung realisiert
werden konnte. Hierbei konnte darauf geschlossen werden, dass der ursprungssymme-
trische, degressive Kurvenverlauf qualitativ durch eine Tangens hyperbolicus Funktion
charakterisiert werden kann. Da das Funktionsargument die Ursprungssteigung der
Funktion beeinflusst, muss eine Abhängigkeit von dem Schräglaufwinkel und der Rad-
last vorliegen. Diese Überlegungen führen zu dem Ausdruck

Fy,stat = Fz µ tanh

(

α

kα + kF2 Fz

)

, (2.12)

welcher die stationäre Querkraftkennlinie beschreibt. Durch µ wird der seitliche Reib-
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beiwert zwischen Reifen und Fahrbahn beschrieben. Die Parameter kα und kF2 pas-
sen den Kurvenverlauf an das reifenspezifische Querkraftverhalten an. Moldenhauer

[Mol10] und Ammon et al. [AGM04] konnten zeigen, dass die Abhängigkeit des seit-
lichen Reibbeiwertes von der Radlast deutlich besser durch eine Exponentialfunktion
approximiert wird. Aus dieser Anpassung resultiert:

Fy,stat = Fz µ e

(

− Fz
kF1

)

tanh

(

α

kα + kF2 Fz

)

. (2.13)

Die stationäre Querkraftkennlinie lässt sich durch diesen Ansatz mit einer hohen nume-
rischen Stabilität und Genauigkeit abbilden, jedoch kann keine Aussage über die zeit-
liche Änderung der Querkraft getroffen werden. Schlotter führte in [Sch05] Untersu-
chungen an Ackerschlepperreifen durch und konnte dabei ein PT1-Übertragungsverhalten
bei der dynamischen Querkraftänderung feststellen. Daraus resultiert der folgenden Zu-
sammenhang zwischen der dynamischen und der stationären Querkraft:

T Ḟy,dyn + Fy,dyn = Fy,stat, (2.14)

wobei die Zeitkonstante T für eine vorgegebene Fahrgeschwindigkeit vx durch

T = kd v
−kv
x (2.15)

bestimmt wird. Die Parameter kd und kv müssen hierbei ebenfalls aus den gemessenen
Querkraftkennlinien bestimmt werden. Abschließend wurde noch berücksichtigt, dass
aufgrund des geometrischen Aufbaus des Reifens und der Felge eine Richtungsabhän-
gigkeit bei der Übertragung der Querkraft vorliegt. Um dies zu berücksichtigen wurde
der Parameter kr durch den Ausdruck

kr(Fy,dyn) =

{

1 für Fy,dyn < 0

kr für Fy,dyn ≥ 0
(2.16)

eingeführt. Dieser weicht nur sehr gering von dem Wert eins ab. Somit kann zusam-
menfassend die Querkraft eines SE-Reifens durch

Fy = kr(Fy,dyn)Fy,dyn (2.17)

formuliert werden. Dieser Ausdruck gilt ebenfalls für die stationäre Querkraft und
ergibt sich durch das Einsetzen von Gl. 2.14 zu:

kr (T Ḟy,dyn + Fy,dyn) = Fy,stat. (2.18)

Für zeitdiskrete Systeme mit einer Schrittweite von ∆t kann die zeitliche Ableitung
der Querkraft durch den Rückwärts-Differenzenquotienten gebildet werden, woraus die
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dynamische Querkraft für den Index n resultiert:

Fy,dynn
=

1
T
∆t

+ 1

[

1

kr
Fy,statn +

T

∆t
Fy,dynn−1

]

. (2.19)

Durch die starke Abhängigkeit des Sturzmomentes von der Querkraft wird bei dieser
Modellform lediglich eine lineare Approximation vorgenommen, was zu der folgenden
Formulierung führt:

Mx =
Fy

kM
. (2.20)

Wie oben bereits erwähnt müssen alle sieben Modellparameter aus experimentell er-
mittelten, reifenspezifischen Querkraftkennlinien abgeleitet werden. Hierfür wird ein
speziell dafür entwickelter Reifenprüfstand benötigt.

Durch den einfachen Modellaufbau lässt sich der Ansatz aufwandsarm in eine MKS-
Software einbinden und verwenden. Ein Nachteil liegt in der Identifikation der Modell-
parameter, die lediglich durch spezielle Versuche bestimmt werden können und zum Teil
nicht physikalisch begründbar sind. Gerade das Modell zur Abbildung der stationären
Kennlinie weist eine sehr große Abhängigkeit von den Parametern auf.

2.4 Parameteridentifikation mit Hilfe der FEM

Die Bestimmung der Modellparameter von komplexen, mechanischen Systemen durch
experimentelle Untersuchungen hat sich bewährt und stellt eine gängige Methode dar.
Mit zunehmender Komplexität nimmt jedoch auch der experimentelle Aufwand zu, wo-
durch detaillierte, strukturmechanische Simulationsmodelle zur Parametrierung in den
Vordergrund rücken. Hierfür werden detailgetreue geometrische Modelle erzeugt und
die physikalischen Eigenschaften durch geeignete Materialmodelle abgebildet. Durch
die Einbindung des formulierten FE-Modells in virtuelle Prüfstände können jegliche
Belastungszustände genau untersucht werden. Neben der Reduzierung des zeitlichen
und finanziellen Aufwands können so Parameter identifiziert werden, die in realer Um-
gebung nicht bestimmt werden können.

Wie oben bereits angedeutet wird diese Heransgehensweise bereits von dem kommer-
ziellen Reifenmodell FTire zur Verfügung gestellt. Die Parameter des physikalischen
Ersatzsystems des Reifens werden hierbei automatisiert durch das FE-Modell FETire
ermittelt. Wei untersuchte in seiner Arbeit [Wei15] das Verhalten von PKW-Reifen
beim Überfahren von hohen Schwellen mit dem FTire Modell. Zur Parametrierung
wurde neben experimentellen Versuchen zusätzlich ein FEM-Modell verwendet, mit
dem statische und dynamische Simulationen durchgeführt wurden. Die dabei charak-
terisierten Steifigkeits- und Dämpfungseigenschaften wurden aus simulierten Kurven-
verläufen abgeleitet und in das FTire Modell implementiert. In darauffolgenden MKS-
Simulationen ließen sich gute Übereinstimmungen zwischen Mess- und Simulationsda-
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ten erzielen. Li [Li13] und Shokouhfar [Sho17] beschäftigten sich beide in ihren Ar-
beiten mit der Reifen-Boden-Interaktion auf deformierbaren Untergrund. Li verwendet
ein validiertes FEM-Modell eines Baggerreifens zur Parametrierung eines analytisches
Ansatzes, welcher das Reifenverhalten auf erdiger Fahrbahn beschreibt. Über die be-
nötigten Kontaktspannungen konnten experimentell keine genaue Aussagen getroffen
werden. Der benötigte Parametersatz wird durch eine Regressionsanalyse aus den si-
mulierten Kurven abgeschätzt. Shokouhfar verwendet in einer Arbeit den auf Basis
der FEM modellierten Reifen-Boden-Kontakt zur Beschreibung der Eigenschaften des
Bodenmodells. Hierfür werden die genauen Bodendruckverteilungen bei unterschiedli-
chen Fahrmanövern modelliert, wodurch das Bodenmodell parametriert wird. Dieses
Bodenmodell kann in eine dynamische MKS-Simulation integriert werden, so dass die
Simulation des Fahrzeugverhaltens auf realem Terrain untersucht werden kann.

In der hier vorgestellten Arbeit wird das Ziel verfolgt verschiedene mechanische Para-
meter durch quasistatische und dynamische Berechnungen zu ermitteln und somit einen
geschlossenen Parametersatz für das MKS-Reifenmodell zu generieren. Hierfür wird ei-
ne Optimierungsmethode angewendet, die den quadratischen Fehler zwischen MKS-
und FEM-Simulation minimiert und dadurch den richtigen Parametersatz findet.

2.5 Zusammenfassung und Definition der Aufgabenstellung

Aus der Literaturrecherche geht hervor, dass bereits ein breites Spektrum an etablierten
Reifenmodellen entwickelt wurde. Modelle wie MF-SWIFT, RMOD-K sowie FTire sind
hierbei zur Beschreibung der automobilen Anforderungen hinsichtlich Fahrdynamik
und -komfort hervorzuheben. Die Eignung dieser Modelle konnte für die Simulation des
Reifenverhaltens von SE-Reifen bisher nur bedingt nachgewiesen werden. Gerade die
Anforderungen hinsichtlich fahrdynamischer Aspekte unterscheiden sich hier deutlich
voneinander, wie Bruns et al. in [BBH09] darstellen konnten.

Wie in Abschnitt 1 beschrieben stellt das Reifenmodell bei der Simulation der dyna-
mischen Standsicherheit von Flurförderzeugen eine wichtige Komponente dar. In der
Arbeit von Günthner et al. [GFE11] zur Untersuchung von Humanschwingungen
im Betrieb von Flurförderzeugen konnte gezeigt werden, dass zur Verbesserung des
Fahrkomforts ebenfalls ein valides Reifenmodell notwendig ist. Für beide Einsatzfälle
wurden bereits Ansätze konzipiert, die sich in ihrem Einsatzgebiet bewährt haben. Je-
doch blieb eine einheitliche Formulierung, die sowohl das vertikal- und querdynamische
Verhalten berücksichtigt, bisher aus.

Aus diesen Erkenntnissen kann das Ziel dieser Arbeit abgleitet werden, ein dreidimen-
sionales Reifenmodell für SE-Reifen zu erstellen, welches in der Mehrkörpersimulation
für Komfort- sowie Fahrdynamikuntersuchungen zum Einsatz kommen kann. Die Mo-
dellierung des thermischen Einflusses auf die Reifeneigenschaften wird in dieser Arbeit
nicht verfolgt. Die bereits bestehenden Ansätze werden im Rahmen der Modellierung
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zum Teil aufgegriffen und erweitert. Als konkrete Entwicklungsziele können folgende
Punkte bei der Modellierung des Reifenverhaltens hervorgehoben werden:

• Einfache Implementierung in ein Gesamtfahrzeugmodell

• Berechnung der Längs-, Quer- und Vertikalkräfte von verschiedenen Reifentypen
und bei unterschiedlichen Fahrmanövern

• Parametrierung des Modells durch institutseigene Prüfstände sowie durch ein
eigenentwickeltes FEM-Modell

• Nachweis der Modellgüte durch den Vergleich von Simulation und Prüfstands-
sowie Fahrzeugmessungen

Diese Entwicklungsziele entstanden weitestgehend in einem vorangegangen IFL1-Projekt,
welches zusätzlich durch Drittmittel finanziert wurde (vgl. [Pro18]). Die in diesem Pro-
jekt formulierten Anforderungen wurden durch die Abbildung der Längskraft sowie die
Parametrierung des Modells durch ein strukturmechanisches Modell erweitert.

Beim Modellierungsprozess wird der methodische Ansatz des dreistufigen V-Modells
nach der VDI-Richtlinie 2206 [VDI2206] verfolgt. Die Methode konkret angewendet
auf die Erstellung des Reifenmodells unter den oben genannten Anforderungen ist in
Abbildung 2.8 dargestellt.
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Abbildung 2.8. Methode zur Entwicklung des Reifenmodells durch das V-Modell
nach der VDI-Richtlinie 2206

1Forschungsgemeinschaft Intralogistik/Fördertechnik und Logistiksysteme
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Die in einer Ebene dargestellten Phasen werden im Prozess ständig abgeglichen, wo-
durch Konkretisierungen der Anforderungen bzw. Anpassungen im Modellaufbau re-
sultieren. Der Detaillierungsgrad nimmt hierbei im Laufe des Modellierungsprozzeses
immer weiter zu. Die Validierung des Reifenmodells wird vorerst separat anhand von
Prüfstandsergebnissen durchgeführt und erst im Anschluss durch Fahrzeugsimulationen
erweitert. Hier wird dann abschließend die Allgemeingültigkeit des Modells überprüft.
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Beschreibung des MKS-Reifenmodells

In diesem Abschnitt wird der grundsätzliche theoretische Ansatz sowie die Umset-
zung des Reifenmodells in dem MKS-Code Adams beschrieben. Bei der theoretischen
Beschreibung werden die physikalischen Hintergründe erläutert und mit den Modellpa-
rametern in Verbindung gebracht. Wie oben bereits angesprochen liegt der Fokus der
Modellierung auf der einfachen Implementierung in ein Gesamtfahrzeugmodell, sowie
auf der Einhaltung von moderaten Rechenzeiten des Modells. Um die Anforderung
der einfachen Einbindung zu realisieren, wurde sich für einen Adams-internen Mo-
dellierungsansatz zur Abbildung des dreidimensionalen Kraftübertragungsverhaltens
entschieden. Die Beschreibung der Querdynamik wird durch eine zusätzlich hinterlegte
analytische Gleichung berücksichtigt, welche direkt in Adams formuliert wird.

3.1 Struktur des Reifenmodells

Bei der Grundstruktur zur Beschreibung des Reifens handelt es sich um ein Speichen-
modell, welches als separates Mehrkörpersystem formuliert wird. Dieses Modell greift
zusätzlich auf einen analytischen Ansatz zu, wodurch die dynamische Kraftkomponen-
te in axialer Richtung bestimmt wird. Die flexible Gummischicht wird durch die An-
ordnung von translatorischen Feder-Dämpfer-Elementen in radialer, tangentialer und
axialer Richtung idealisiert. Die Lauffläche des Reifens wird über eine Verkettung von
Starrkörpern, den sog. Kontaktelementen, modelliert. Diesen wird eine geringe Masse
zugeordnet, welche hinsichtlich der numerischen Stabilität notwendig ist. Die Kontakt-
elemente sind über die räumlichen Kraftelemente mit der Felge verbunden. In den fol-
genden Beschreibungen wird sich auf das in Abbildung 3.1 gezeigte Koordinatensystem
bezogen. Neben den translatorischen sind zusätzlich rotatorische Komponenten um die
x- und y-Achse in den Kraftelementen enthalten, wodurch die Anpassung der Kontakt-
elemente an die Fahrbahn und somit die richtige Ausbreitung des Latsches abgebildet
wird. Die Verbindung zwischen den Kontaktelementen wird ebenfalls durch transla-
torische Kraftelemente realisiert. Dieser Ansatz wurde bereits im Rahmen zahlreicher
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Reifenmodellierungen aufgegriffen [Gip99, Oh17, Wit15] und stellt somit eine gängige
Methode zur Abbildung des Reifenverhaltens dar. Der Kontakt zwischen Reifen und
Fahrbahn wird über eine Kontaktbedingung zwischen den Kontaktelementen und der
Fahrbahngeometrie hergestellt. Somit kann ein kontinuierlicher Rollkontakt abgebildet
werden, wodurch die separaten Kraftkomponenten über die Reibungsverhältnisse zwi-
schen Kontaktelement und Fahrbahn entstehen. Die geometrischen Abmessungen des
Reifens lassen sich durch die Lage der Kontaktelemente zur Felge bzw. durch die Grö-
ße der Elemente variieren, woraus ein vollkommen parametrischer Aufbau des Modells
resultiert. Der Detaillierungsgrad kann hierbei durch die Anzahl der Kontaktelemente
NK definiert werden. Die Elementanzahl darf jedoch einen gewissen Wert nicht unter-
schreiten, da sonst ein flüssiger Rollvorgang nicht abgebildet werden kann.

Zur Darstellung der Struktur des Reifenmodells ist in Abbildung 3.1 der schematische
Aufbau gezeigt. Neben der links dargestellten Seitenansicht des Speichenmodells, dient
die rechte Schnittdarstellung zur Beschreibung der axialen Kraftübertragung. Zusätz-
lich sind die zugehörigen Parameter aufgetragen, welche das mechanische Verhalten
des Reifens bestimmen. Die Drehgelenke im Schwerpunkt der Kontaktelemente sind
durch ein rotatorisches Feder-Dämpfer-Element unterstützt (in Abb. 3.1 aus Gründen
der Übersichtlichkeit nicht dargestellt), wodurch die Anpassung der Kontaktfläche an
Fahrbahnunebenheiten möglichst detailgetreu beschrieben werden kann.

Felge

Kontaktelement

A

A

A-A

xy

z
dϕi

cri

cϕi

dri
dai

cai

µy = f(vH , vG, Fz)µx = f(vH , vG, Fz)cT i, dT i

Abbildung 3.1. Schematischer Aufbau des Modellansatzes mit den zugehörigen me-
chanischen Parametern

Das vertikaldynamische Reifenverhalten wird in erster Linie durch die radial angeordne-
ten Feder-Dämpfer-Elemente und somit durch die Parameter cri und dri charakterisiert.
Durch die tangentialen Steifigkeiten cϕi bzw. Dämpfungen dϕi wird sichergestellt, dass
der Reifen das Antriebs- sowie das Bremsmoment auf die Fahrbahn übertragen kann.
Die axialen Steifigkeits- und Dämpfungskoeffizienten cai, dai beschreiben die statio-
näre Querkraftübertragung bei einer Kurvenfahrt. Durch die tangential angeordneten
Feder-Dämpfer-Elemente und den zugehörigen Steifigkeiten cT i bzw. Dämpfungen dT i
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zwischen den Kontaktelementen kommt es zur richtigen Abbildung des Latsches. Die
Modellparametrierung kann in allen Fällen wahlweise durch konstante Koeffizienten
oder durch nichtlineare Funktionsverläufe vorgenommen werden.

Durch die Formulierung zweier separater Reibbeiwerte µx und µy kann der Reibkontakt
richtungsabhängig berücksichtigt werden, wodurch von dem klassischen Coulombschen
Modell abgewichen wird. Die Reibbeiwerte werden in Abhängigkeit von der Relativge-
schwindigkeit vrel sowie von der Radlast Fz berücksichtigt. Auf die Formulierung dieses
Reibmodells wird in Abschnitt 3.4 im Detail eingegangen.

In Adams wird die Kraftübertragung in den drei Raumrichtungen der jeweiligen Spei-
chen über ein nichtlineares, dreidimensionales Kraftelement realisiert. Von dem Modell
wird für jedes Speichenelement bei jedem Inkrement ein Kraft- und Momentenvektor
ausgegeben. Die Summe dieser Vektoren gibt die Gesamtbelastung des Reifenmodells
an. Die Reifenkräfte können somit durch

F Reifen =

nk
∑

i=1





Fxi

Fyi

Fzi



 (3.1)

ausgedrückt werden. Für die resultierenden Reifenmomente gilt:

MReifen =

nk
∑

i=1





Mxi

Myi

Mzi



 . (3.2)

Die Berechnung der einzelnen Komponenten wird in diesem Abschnitt beschrieben.

Aus den Differentialgleichungen der beschriebenen Kräfte und Momente wird die Ge-
samtbelastung auf den Reifen ermittelt. In Adams stehen zur Lösung dieser Glei-
chungssysteme mehrere Methoden bzw. Solver zur Verfügung. Eine sehr verbreitete
und sich gerade bei Kontaktproblemen bewährte Methode stellt die Hilber-Hughes-
Taylor (HHT) Methode dar [NRO07].

3.2 Einbindung und Bedienung des Reifenmodells

Wie bereits eingangs erwähnt, wird das Modell zur Verwendung in der MKS-Software
MSC Adams [MSC19a] vorgesehen. Adams gehört zu einem der am weitesten verbrei-
teten MKS-Codes und wird daher in der Fahrzeugtechnik sehr umfassend eingesetzt.
Das Reifenmodell stellt ein eigenständiges MKS-Modell dar und bildet somit ein Un-
termodell in dem MKS-Gesamtfahrzeugmodell. Durch die einheitliche Verwendung von
Adams für das Reifen- und Fahrzeugmodell kann neben der einfachen Implementierung
des Reifenmodells eine zuverlässige Kommunikation sowie Übergabe der Reifenkräfte
und -momente zwischen den Modellen gewährleistet werden.
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Um den Aufbau des Modells so effizient wie möglich zu gestalten, wird die Struk-
tur durch eine in Adams/View eingebundene Programmiersprache (Adams/View Com-
mand Laguage) erzeugt [MSC19b]. Hierfür wird eine Command Datei geschrieben und
in die Adams/View Umgebung eingebunden. Durch diese Datei wird der Modellierungs-
prozess automatisiert an der gewünschten Einbauposition erzeugt. Die geometrischen
sowie mechanischen Modellparameter sind hierbei variabel deklariert und können in
der Adams Umgebung dynamisch angepasst werden. Die Parameter sind in Tabelle 3.1
mit den zugehörigen Beschreibungen sowie Einheiten aufgeführt.

Tabelle 3.1. Beschreibung der Modellparameter

Variable Beschreibung Einheit

Geometrische Parameter

RR Reifenradius mm
RF Felgenradius mm
BR Reifenbreite mm
BF Felgenbreite mm
NK Anzahl der Kontaktelemente −
hN Höhe eines Kontaktelementes mm
bN Breite eines Kontaktelementes mm

Mechanische Parameter

cz Radiale Steifigkeit N/mm
dz Radiale Dämpfung Ns/mm
cx Tangentiale Steifigkeit N/mm
dx Tangentiale Dämpfung Ns/mm
cy Axiale Steifigkeit N/mm
dy Axiale Dämpfung Ns/mm
cT Steifigkeit zwischen den Kontaktelementen N/mm
dT Dämpfung zwischen den Kontaktelementen Ns/mm

Kontaktparameter

ccontact Kontaktsteifigkeit N/mm
dcontact Kontaktdämpfung N/mm
dmax Maximale Kontaktdurchdringung mm
e Kontaktkraftexponent −
µHx, µHy Haftreibbeiwert in x- und y-Richtung −
µGx, µGy Gleitreibbeiwert in x- und y-Richtung −
vHx, vHy Haftgeschwindigkeit in x- und y-Richtung mm/s
vGx, vGy Gleitgeschwindigkeit in x- und y-Richtung mm/s
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Über die geometrischen Parameter werden in erster Linie die Abmessungen des Reifens
bzw. der Felge festgelegt. Darüber hinaus wird durch die Variable NK die Anzahl der
Kontaktelemente definiert, mit der die Lauffläche des Reifens diskretisiert wird. Die
mechanischen Parameter beinhalten neben den oben beschriebenen Steifigkeiten und
Dämpfungen des Reifens die Parameter zur Beschreibung der Kontakteigenschaften.
Die Modellparameter werden ebenfalls durch das Einlesen einer Command Datei in
der Modellumgebung deklariert.

Das in Adams/View erstellte Modell ist in Abbildung 3.2 exemplarisch mit 72 Kon-
taktelementen dargestellt. Die in Adams durch ein Vektorsymbol gekennzeichneten
Kraftelemente sind zur besseren Übersichtlichkeit in der Abbildung ausgeblendet. Die
Kontaktelemente sind durch quaderförmige Starrkörper (in Adams Rigid Bodies) mo-
delliert. Die Abmessungen sind ebenfalls variabel gestaltbar (s. Tabelle 3.1). Der mit-
tige Zylinder ist ein stark idealisiertes Abbild der Felge und dient lediglich zur bes-
seren Anbindung an die Fahrzeugachse und somit zur Übertragung der Reifenkräfte
bzw. -momente. Auf dem Rand der Felge befindet sich pro Kontaktelement ein Marker
(Bezeichnung eines lokalen Koordinatensystems in Adams), welcher orthogonal zum
Ursprungsmarker des jeweiligen Elementes ausgerichtet ist. Die Verbindung zwischen
den separaten Kontaktelementen und der Felge wird über eine Zwangsbedingung und
den oben beschriebenen Kraftelement hergestellt. Somit werden die translatorischen
bzw. rotatorischen Bewegungen der Kontaktelemente durch die jeweiligen Kraftkom-
ponenten charakterisiert.

z

y

x

Abbildung 3.2. MKS-Reifenmodell dargestellt in Adams/View mit zugehörigem
Koordinatensystem
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Die von den Kraftelementen benötigten Verformungen bzw. Verformungsgeschwindig-
keiten werden aus dem Bewegungszustand der Marker auf der Felge und der Kontakt-
elemente bestimmt. Die Bewegungsgrößen werden entweder im linearen Fall mit den
konstanten Steifigkeits- bzw. Dämpfungskoeffizienten multipliziert oder als Eingangs-
größe der nichtlinearen Funktionsverläufe verwendet.

Um den Kontakt zwischen Reifen und Fahrbahn herzustellen, muss zwischen den Kon-
taktelementen und der Fahrbahn eine Kontaktformulierung erstellt werden. Diese lässt
sich ebenfalls über eine geschriebene Command Datei durch den Anwender automati-
siert für alle Kontaktelemente erzeugen.

Durch den automatisierten Aufbau des Modells sowie der Formulierung der Randbe-
dingungen wird die Forderung nach einer einfachen Implementierung erfüllt. Die pa-
rametrische Struktur lässt eine einfache Modifizierung des Modellaufbaus zu, so dass
sich der Wechsel zwischen verschiedenen Reifentypen effizient gestalten lässt.

3.3 Berechnung der Reifenkräfte

In diesem Abschnitt wird in einer vereinfachten Form auf die internen Berechnungen
der Reifenkräfte des MKS-Reifenmodells eingegangen. Die hierfür verwendeten Kraft-
elemente setzen sich aus radial, tangential und axialen Komponenten zusammen. Es
wird ein kurzer Überblick über die Gleichungen gegeben, welche modellintern zur Be-
stimmung der Kräfte und Verformungen verwendet werden. Durch die Beschreibung
der vom Modell verwendeten Gleichungen können die Zusammenhänge zu den Mo-
dellparametern verdeutlicht werden, die im späteren Verlauf zur Parametrierung des
Modells genutzt werden.

3.3.1 Berechnung der vertikalen Kraftkomponente

Die Kraftkomponente in vertikaler Richtung wird durch die radial angeordneten Feder-
Dämpfer-Elemente (vgl. Abbildung 3.1) abgebildet und hat den größten Einfluss auf
das vertikale Schwingungsverhalten des Reifenmodells. Im Zuge der Modellverifizierung
kann gezeigt werden, dass erst bei hohen Fahrgeschwindigkeiten und Einfederungen eine
Beeinflussung des vertikalen Schwingungsverhaltens durch die tangential angeordneten
Feder-Dämpfer-Elemente zwischen den Kontaktelementen hinzukommt.

Wird ein Reifen durch eine vertikale Verschiebung belastet, stellt sich typischerweise
ein progressiver Kraftverlauf ein. Nach Von Holst [VH01] wird hierbei zwischen einer
inneren und einer geometrischen Nichtlinearität unterschieden. Während sich die innere
Nichtlinearität hierbei auf das Materialverhalten des Reifens bezieht, wird die geome-
trische durch die Erhöhung der Kontaktfläche charakterisiert. Beide Aspekte müssen
bei der Modellierung berücksichtigt werden.



3 Beschreibung des MKS-Reifenmodells 33

Zur Bestimmung der Vertikalkraft des Reifenmodells wird zunächst ein Kontaktele-
ment freigeschnitten und die Kräfte in der x-z-Ebene angetragen (vgl. Abbildung 3.3).
Hierbei wird jedoch das Speichenkoordinatensystem verwendet, welches sich von dem
globalen Reifenkoordinatensystem aus Abbildung 3.4 unterscheidet. Aus dem Kräfte-
gleichgewicht in z-Richtung resultiert der Ausdruck für die vertikale Kraftkomponente
Fzi an diesem Element:

Fzi = Fri cosϕi − Fϕi sinϕi. (3.3)

In der Gleichung stellt Fri die radiale und Fϕi die tangentiale Kraftkomponente in der
Speiche dar. Dieser Ausdruck kann wie folgt umgeschrieben werden

Fzi = (cri uri + dri u̇ri) cosϕi − (cϕi uϕi + dϕi u̇ϕi) sinϕi, (3.4)

wodurch die Verbindung zu den in Abbildung 3.1 dargestellten Modellparametern her-
gestellt wird. Die gesamte Vertikalkraft des Reifenmodells erfolgt dann aus der Summe
der vertikalen Kraftkomponenten der in Kontakt stehenden Speichen:

Fz =

nk
∑

i=1

Fzi. (3.5)

Durch nk wird hierbei die Anzahl der Speichen beschrieben, deren Kontaktelemente
Kontakt zum Boden aufweisen. Die gemessenen Steifigkeiten bzw. die Dämpfungen des
Reifens müssen somit auf die separaten Speichen aufgeteilt werden. Hierfür wird nk

durch eine Funktion in Relation zu der Einfederung bestimmt, woraus die gesuchten
Parameter ermittelt werden können. Der radiale Steifigkeits- sowie Dämpfungskoeffizi-
ent wird als Spline in das Modell implementiert. Hierdurch wird die Steifigkeit sowie die
Dämpfung in Abhängigkeit von der Verformung sowie von der Verformungsgeschwin-
digkeit berücksichtigt, womit das nichtlineare Materialverhalten abgebildet wird.

Felge

Fahrbahn

z

x

Frad

ϕ0i

ϕi Fri

Fzi

Fϕi

FRxi

FT i

FT i+1

Abbildung 3.3. Kräfte am freigeschnittenen Kontaktelement in der x-z-Ebene
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Die Koeffizienten werden durch dynamische Einfederungstests ermittelt, welche bei
variierenden Radlasten und Verformungsgeschwindigkeiten durchgeführt werden (vgl.
Abschnitt 6.1.1).

Zur Bestimmung der Verschiebungen der Kontaktelemente werden vorerst die charak-
teristischen Punkte des Reifenmodells in der x-z-Ebene aufgetragen (s. Abbildung 3.4).

Felge

Fahrbahn

uz

ϕ0i

ϕi

PM

PF

∆ϕi Pi

P0i ui

x

z

RR

RF

Abbildung 3.4. Verschiebung eines Kontaktelements in der x-z-Ebene

Anhand dieser Darstellung lässt sich die Verschiebung eines Kontaktelements im x-z-
Koordinatensystem allgemein durch

ui = Pi − P0i (3.6)

bestimmen. Die Koordinaten des Kontaktpunktes Pi ergeben sich zu:

Pi = PM +
−−−→
PMPF +

−−−→
PFPi. (3.7)

In ausgeschriebener Form ergibt das somit den Ausdruck:

Pi =





0

RR − uz



+





RF sinϕ0i

−RF cosϕ0i



+





(LSp − uri) sinϕi

−(LSp − uri) cosϕi



 , (3.8)

dabei stellt uz die vertikale Verschiebung des Reifens, uri die radiale Verschiebung des
Punktes Pi und LSp die Speichenlänge dar. Durch ϕi = ϕ0i +∆ϕi wird der Richtungs-
winkel der Speiche im deformierten Zustand beschrieben, wobei ϕ0i den Richtungswin-
kel im undeformierten Zustand und ∆ϕi den Anteil des Winkels resultierend aus der
äußeren Kraft darstellt.
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Die Koordinaten des Punktes P0i lassen sich durch den Ausdruck

P0i = PM +
−−−−→
PMP0i =





0

RR − uz



+





RR sinϕ0i

−RR cosϕ0i



 (3.9)

beschreiben. Zusammengefasst ergibt das die x-z-Koordinaten:

P0i =





RR sinϕ0i

RR(1− cosϕ0i)− uz



 . (3.10)

Aus den Koordinaten der beiden Punkte folgt die Verschiebung des Kontaktpunktes:

ui =





(LSp − uri) sinϕi +RF sinϕ0i −RR sinϕ0i

−(LSp − uri) cosϕi −RF cosϕ0i +RR cosϕ0i +RR − uz



 . (3.11)

Für die Berechnung der Kraftkomponenten werden aus diesen Überlegungen die Ver-
schiebungen und Verschiebungsgeschwindigkeiten in radialer und tangentialer Richtung
bestimmt. Zur Bestimmung der radialen Verschiebung uri des Kontaktpunktes wird die
z-Koordinate des Punktes Pi null gesetzt, da dieser Punkt sich auf der x-Achse befindet.

RR − uz −RF cosϕ0i − (LSp − uri) cosϕi = 0 (3.12)

Aus diesem Zusammenhang kann der Ausdruck für die radiale Verschiebung, wobei es
sich anschaulich interpretiert um die Stauchung der Speiche handelt, abgeleitet werden:

uri = LSp + [RF cosϕ0i + uz −RR]
1

cosϕi

. (3.13)

Wird für die Speichenlänge der Ausdruck LSp = RR −RF in die Gleichung eingesetzt,
ergibt sich die radiale Verschiebung zu:

uri = RR

(

1− 1

cosϕi

)

−RF

(

1− cosϕ0i

cosϕi

)

+
uz

cosϕi

. (3.14)

Die radiale Kraftkomponente ist zusätzlich abhängig von der Verformungsgeschwindig-
keit, welche aus der zeitlichen Ableitung von uri resultiert:

u̇ri =
−RR sinϕiϕ̇i +RF cosϕ0i sinϕiϕ̇i + u̇z cosϕi + uz sinϕiϕ̇i

cos2 ϕi

. (3.15)

Der konstante Anteil des Winkels ϕ0i besitzt keine Abhängigkeit von der Zeit, da dieser
sich lediglich auf den Punkt PF auf der Felge bezieht und somit entkoppelt von der
Verschiebung des Kontaktelementes ist.
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Die tangentiale Verschiebung zwischen den beiden Punkten PF und Pi lässt sich aus
dem Anteil ∆ϕi des Winkels ϕi wie folgt bestimmen:

uϕi = (LSp − uri) sin∆ϕi. (3.16)

Auch hier wird zusätzlich die Verformungsgeschwindigkeit in tangentialer Richtung
bestimmt, woraus die Dämpungskraft der tangentialen Kraftkomponente berechnet
werden kann:

u̇ϕi = −u̇ri sin∆ϕi − (LSp − uri) cos∆ϕi∆ϕ̇i. (3.17)

Der Speichenwinkel ϕi lässt sich auf Grundlage der in Abbildung 3.4 dargestellten
geometrischen Zusammenhänge durch folgende Gleichung bestimmen:

ϕi = arccos

(

RR − uz −RF cosϕ0i

LSp − uri

)

. (3.18)

Der konstante Anteil ϕ0i ergibt sich aus der Anzahl der Kontaktelemente des Modells.
Die zeitliche Änderung des Winkels ϕ̇i wird hier aus Gründen der Übersichtlichkeit
nicht dargestellt. Mit den hergeleiteten kinematischen Größen in Verbindung mit den
in Abbildung 3.1 dargestellten mechanischen Parametern kann die vertikale Kraftkom-
ponente für jedes Zeitinkrement von dem Modell bestimmt werden.

3.3.2 Berechnung der Umfangskraft bei reinem Längsschlupf

Die Umfangskraftkomponente entsteht aufgrund der Reibung zwischen Reifen und
Fahrbahn entgegen der Fahrtrichtung, sofern der Reifen nicht angetrieben wird. Sie
ist vom Reibbeiwert in longitudinaler Richtung sowie der Radlast abhängig. Im frei-
rollenden Zustand und bei unveränderter Radlast entsteht somit eine konstante Roll-
widerstandskraft. Wird ein Antriebs- bzw. Bremsmoment aufgebracht, kommt es zum
Längsschlupf und einer damit verbundenen Erhöhung der Reibung zwischen Reifen
und Fahrbahn. Ab einem gewissen Grenzschlupf, bei dem die maximale Umfangskraft
übertragen wird, kommt es zum Übergang zwischen Haft- und Gleitreibung, wodurch
sich eine konstante Umfangskraft einstellt. Die Veränderung der Reibungsverhältnisse
führt dazu, dass die tangential angeordneten Feder-Dämpfer-Elemente belastet werden
und sich somit die Umfangskraft auf den Reifen aufbaut.

Zur Bestimmung der Umfangskraftkomponente wird an einem freigeschnittenen Kon-
taktelement das Kräftegleichgewicht in x-Richtung gebildet (vgl. hierzu Abbildung 3.3).
Hieraus ergibt sich der Ausdruck

FRxi = Fri sinϕi + FT i − Fϕi cosϕi − FT i+1 (3.19)

für die Reibkraft, welche diejenige Kraft darstellt, die zwischen Kontaktelement und
Fahrbahn übertragen wird. Da sich die Differenz der tangentialen Kraftkomponenten
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zwischen den Kontaktelementen ∆FT i,i+1 = FT i − FT i+1 lediglich indirekt auf die Um-
fangskraft auswirkt, wird diese in der weiteren Betrachtung vernachlässigt. Daraus
ergibt sich die vereinfachte Gleichung:

FRxi = Fri sinϕi − Fϕi cosϕi. (3.20)

In ausgeschriebener Form wird die Abhängigkeit von den mechanischen Modellpara-
metern deutlich gemacht:

FRxi = (cri uri + dri u̇ri) sinϕi − (cϕi uϕi + dϕi u̇ϕi) cosϕi. (3.21)

Der Winkel ϕi sowie die Verschiebungen uϕi, uri und die Geschwindigkeiten u̇ϕi, u̇ri
werden durch die oben hergeleiteten Gleichungen bestimmt. Die gesamte Umfangskraft
des Reifenmodells ergibt sich somit aus:

Fx =

nk
∑

i=1

FRxi. (3.22)

Die Umfangssteifigkeit cϕi wird hierbei als Funktion der tangentialen Verschiebung uϕi
der jeweiligen Speiche implementiert. Der Dämpfungskoeffizient hat keinen nennens-
werten Einfluss auf die Kraftübertragung gezeigt, wodurch dieser als konstanter Wert
angenommen wird, der eine numerisch stabile Simulation gewährleistet.

Neben den geometrischen Überlegungen zur Bestimmung der Verformungen uϕi (vgl.
Abschnitt 3.3.1) lässt sich die Größe aus der Integration der zugehörigen Geschwin-
digkeiten u̇ϕi ermitteln. Die Geschwindigkeiten werden hierbei aus der Differenz der
Speichengeschwindigkeit vS und der Gleitgeschwindigkeit vG zwischen Kontaktelement
und Fahrbahn gebildet. Dies gilt ebenfalls für die axial angeordneten Feder-Dämpfer-
Elemente (vgl. Abschnitt 3.3.3), wodurch resultiert:

vS =

(

vS,x
vS,y

)

=

(

vx
vy

)

+

(

−ωy

ωx

)

(LSp − uz). (3.23)

Die tangentiale und axiale Speichengeschwindigkeit vS,x, vS,y wird im Schwerpunkt des
Kontaktelementes, welches mit der Speiche verbunden ist, ermittelt. vx bzw. vy stellt die
Geschwindigkeit der Radnabe in Längs- bzw. Querrichtung dar. Durch ωx und ωy wird
die Winkelgeschwindigkeit der Radnabe um die x- bzw. y-Achse beschrieben. Dieser
Zusammenhang gilt jedoch lediglich für dem Fall, dass nicht gelenkt wird (ωz = 0).

Neben der Speichengeschwindigkeit liegt dem Modell durch interne Berechnungen die
Gleitgeschwindigkeit vG in der jeweiligen Richtung des Kontaktelements vor. Werden
diese beiden Geschwindigkeiten nun von einander abgezogen, ergibt sich die tangentiale
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und axiale Verformungsgeschwindigkeit des Reifenmodells zu:

u̇x,y =

(

u̇x
u̇y

)

= vS − vG =

(

vS,x
vS,y

)

−
(

vG,x

vG,y

)

. (3.24)

Diese Geschwindigkeit bezieht sich auf das in Abbildung 3.1 gezeigte globale Koordi-
natensystem des Reifenmodells. Wird die Geschwindigkeit auf das lokale Koordinaten-
system der Speiche bezogen, ergibt sich:

u̇ϕi,ai =

(

u̇ϕi
u̇ai

)

=

(

u̇xi cosϕi

u̇yi

)

. (3.25)

Die zugehörigen Verformungen resultieren aus der Integration der Geschwindigkeiten:

uxi,yi =

tj+1
∫

tj

u̇xi,yi dt, (3.26)

wobei [tj; tj+1] ein Zeitinkrement der Simulation darstellt. Die Bewegungszustände der
Feder-Dämpfer-Elemente zwischen den Kontaktelementen werden aus der Differenz der
Verformung bzw. -geschwindigkeit in tangentialer Richtung der Speichen ermittelt:

uT i = uϕi − uϕi+1 bzw. u̇T i = u̇ϕi − u̇ϕi+1 mit i = 1, 2, 3, ..., 6. (3.27)

Der angegebene Wertebereich resultiert aus umfangreichen Simulationsstudien, in de-
nen deutlich wurde, dass nk den Wert 7 nicht überschreitet.

3.3.3 Berechnung der quasistatischen und dynamischen Querkraft

Bei der Berechnung der Querkraftkomponente muss zwischen der quasistatischen und
der dynamischen Querkraftübertragung unterschieden werden. In der Vergangenheit
wurde die Querkraftübertragung stets durch das analytische Modell von Stepanyuk

Et al. abgebildet, welches die Querkraft in Abhängigkeit von der Radlast und des
Schräglaufwinkels beschreibt (vgl. hierzu Abschnitt 2.3). Die hier vorgestellte Modell-
form verwendet eine Kombination aus dem beschriebenen analytischen Ansatz und
axial angeordneten Feder-Dämpfer-Elementen zur Bestimmung der Querkraft. Der sta-
tionäre Anteil wird durch die Summe der übertragenen Feder- und Dämpferkräfte be-
stimmt. Somit kann die stationäre Querkraftkennlinie beschrieben werden durch:

Fy,stat =

nk
∑

i=1

(cai uai + dai u̇ai) . (3.28)

Die Steifigkeit wird hierbei als nichtlineare Funktion abhängig von der Relativver-
schiebung in lateraler Richtung implementiert. Durch einen unsymmetrischen Funk-
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tionsverlauf kann die richtungsabängige Querkraftübertragung berücksichtigt werden,
welche aus dem geometrischen Aufbau der Felge bzw. des Reifens resultiert. Der Dämp-
fungskoeffizient wird durch einen konstanten Faktor beschrieben. Analog zu den Bewe-
gungsgrößen in longitudinaler Richtung werden die lateralen Verschiebungen und Ge-
schwindigkeiten eines Kontaktelementes modellintern aus der Differenz der Speichen-
geschwindigkeit und der Gleitgeschwindigkeit gebildet (vgl. Abschnitt 3.3.2). Somit ist
die stationäre Querkraftübertragung lediglich von der Steifigkeit und der Dämpfung in
lateraler Richtung abhängig, woraus eine deutlich einfachere Parametrierung im Ver-
gleich zu dem analytischen Ansatz von Stepanyuk resultiert.

Für die Berechnung der dynamischen Querkraftübertragung werden die schon in Ab-
schnitt 2.3 erläuterten Überlegungen von Schlotter aufgegriffen. Demnach lässt sich
die zeitliche Änderung der Querkraft durch ein PT1-Übertragungsverhalten abbilden.
Als Eingangsgröße dieses Verzögerungsgliedes dient die stationäre Querkraft, wodurch
bei einer Schrittweite von ∆t die dynamische Querkraft beschrieben wird durch:

Fy,dynn
=

1
T
∆t

+ 1

[(

nk
∑

i=1

cai uai + dai u̇ai

)

+
T

∆t
Fy,dynn−1

]

. (3.29)

Die reifenspezifische Zeitkonstante T wird hierbei, wie in Abschnitt 2.3 beschrieben,
in Abhängigkeit von der Fahrgeschwindigkeit bestimmt und beeinflusst vorrangig die
Ausprägung der Hysterese. Durch die geschwindigkeitsabhängige Implementierung der
Zeitkonstante muss diese lediglich einmal pro Reifentyp identifiziert werden. Umfang-
reiche Untersuchungen haben gezeigt, dass nahezu keine herstellerspezifischen Unter-
schiede innerhalb einer Reifendimension erkennbar sind. Daraus resultiert, dass die
Zeitkonstante lediglich beim Wechsel der Reifendimension angepasst werden muss.

Die dynamische Querkraftkomponente aus dem vorherigen Zeitpunkt n − 1 wird mo-
dellintern von dem PT1-Glied bestimmt. Auf die Formulierung bzw. Einbindung des
PT1-Gliedes in das Reifenmodell wird in Abschnitt 3.6 eingegangen.

3.3.4 Berechnung der Kräfte bei überlagertem Schlupf

Stellt sich aufgrund der Kombination von Längs- und Querschlupf eine longitudinale
und laterale Kraftkomponente ein, so entsteht eine resultierende Horizontalkraft zwi-
schen Reifen und Fahrbahn. Dieser Belastungszustand stellt sich beispielsweise bei einer
Kurvenfahrt in Kombination mit einem Bremsvorgang ein und muss von dem Reifenmo-
dell abgebildet werden können. Die maximal übertragbare Horizontalkraft wird durch
die Reibverhältnisse zwischen Fahrbahn und Reifen sowie der Radlast begrenzt. Wie im
folgenden Abschnitt beschrieben wird, wird der Zusammenhang der Reibbeiwerte und
damit auch der übertragbaren Kräfte durch einem zur Ellipse verzerrten Kammschen
Kreis charakterisiert. Dieser kann als Kraftschlussgrenze interpretiert werden und ist
in Abbildung 3.5 dargestellt. Die elliptische Grenzkurve entspricht eher der Realität als
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eine kreisförmige, da Reifen in longitudinaler Richtung einen höheren Haftgrenzwert
aufweisen als in lateraler Richtung [SHB13]. Hieraus kann abgeleitet werden, dass die
Zunahme der einen zu einer Abnahme der anderen Kraftkomponente führt. Die separa-
ten Kraftkomponenten werden weiterhin wie in den vorherigen Abschnitten beschrieben
bestimmt und zur resultierenden Kraft durch:

Fres =
√

F 2
x + F 2

y ≤ µres Fz (3.30)

zusammengefasst. Der resultierende Reibbeiwert µres wird in Abhängigkeit von dem
Reibbeiwert in x- und y-Richtung und von der vorliegenden Belastung in der jeweiligen
Richtung bestimmt und ist im folgenden Abschnitt 3.4 beschrieben.

Fy

Fres

Fx

vx

α

Abbildung 3.5. Kammsche Ellipse als Kraftschlussgrenze zur Beschreibung der re-
sultierenden Horizontalkraft

Zur Darstellung der gegenseitigen Beeinflussung der Kraftkomponenten wird bei einem
konstanten Schräglaufwinkel ein linearer Anstieg des Bremsschlupfes vorgenommen.
Durch das Auftragen der Querkraft in Relation zu der Längskraft kann gezeigt werden,
dass die Querkraft mit steigendem Bremsschlupf abnimmt. Dieser Vorgang kann durch
Abbildung 3.5 sehr gut veranschaulicht werden.

3.4 Berechnung der Kontaktkräfte

Für die Berechnung der Reibkräfte muss ein geeignetes Kontaktmodell zwischen den
Kontaktelementen und der Fahrbahn formuliert werden. Zur richtigen Abbildung der
Reibeigenschaften ist es von großer Bedeutung, dass sich der Reibbeiwert in Abhängig-
keit von der Relativgeschwindigkeit der im Kontakt stehenden Körper sowie der Bela-
stungsrichtung definieren lässt. In Adams ist ein klassisches Coloumbsches Reibmodell
implementiert [MSC19a]. Dieses Modell erwartet neben dem Haft- und Gleitreibbei-
wert (µH , µG) die Angabe der zugehörigen Relativgeschwindigkeiten (vH , vG), bei denen
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sich die entsprechenden Reibeigenschaften einstellen. Dieser geschwindigkeitsabhängi-
ge Zusammenhang ist zur richtigen Abbildung des Kraftschlusses zwischen Reifen und
Fahrbahn, welcher abhängig von dem Schlupf ist, zwingend notwendig. Die Horizon-
taltkraft zwischen den Kontaktelementen und der Fahrbahn wird allgemein durch den
folgenden Ausdruck berechnet:

|FR| = µ(vrel,i)

nk
∑

i=1

FNi. (3.31)

Hier sei bereits darauf hingewiesen, dass sich bei einer Relativgeschwindigkeit vrel = 0
keine Reibkraft einstellt. In Realität stellt der Reibbeiwert über die Relativgeschwin-
digkeit eine unstetige Funktion dar, die bei keiner Relativbewegung zwischen den Fest-
körpern bereits einen Wert µ 6= 0 aufweist (vgl. [Mol10]). Diese Funktion wird in Adams
durch eine stetige Funktion (vgl. Abbildung 3.6(b)) ersetzt, wodurch numerische Pro-
bleme vermieden werden.

Die Normalkraft FN auf das Reifenmodell wird durch die Summe der Normalkräfte
der Kontaktelemente FNi identifiziert. Diese Kraft wird programmintern durch einen
Kontaktalgorithmus bestimmt. Hierbei wird über geometrische Zusammenhänge die
Berührung bzw. die Durchdringung von Konturen ermittelt und dadurch der Kontakt
zwischen den zugehörigen Körpern detektiert. Mit dem errechneten Durchdringungs-
maß p und dessen zeitlichen Ableitung ṗ wird durch geeignete Ansätze auf die Normal-
kraft geschlossen. Eine einfache Näherung zur Beschreibung der Kontaktkraft lässt sich
über ein einseitig wirkendes lineares Feder-Dämpfer-Element mit der Kontaktsteifigkeit
cconctact und der Kontaktdämpfung dcontact formulieren. Die Beschleunigungskomponen-
te stellt aufgrund der geringen Masse der Kontaktelemente einen niedrigen Anteil der
Normalkraft dar, wodurch diese vernachlässigt werden kann. Aus dieser Überlegung
ergibt sich somit:

FNi = 0 für pi < 0 und FNi = dcontact ṗi + ccontact pi für pi ≥ 0. (3.32)

Die Lösung führt jedoch ohne physikalische Korrekturen beim schnellen Ausfedern bzw.
bei hohen Auftreffgeschwindigkeiten der Kontaktkörper zu unrealistischen Ergebnissen,
was den meisten numerischen Solvern Probleme bereitet [RS14].

In Adams wird die normale Komponente der Kontaktkraft über eine spezielle Impact-
Funktion modelliert, die sowohl den elastischen als auch den dissipativen Anteil durch
eine nichtlineare, wegabhängige Funktion beschreibt [RS14]:

FNi =

{

0 für pi < 0

ccontact p
e
i + dmax

contact STEP (pi, 0, 0, pmax, 1) ṗi für pi ≥ 0.
(3.33)

Durch den Kraftexponenten e wird definiert, ob der elastische Anteil in Abhängigkeit
von der Durchdringung durch einen progressiven (e > 1) oder degressiven (e < 1)
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Funktionsverlauf beschrieben wird. Ein degressiver Verlauf sorgt hierbei beim Aufein-
andertreffen der Kontaktpaare für einen schnellen Kraftanstieg, welcher zu numerischen
Problemen führt. Darüber hinaus hat Gäbel in [Gäb09] gezeigt, dass die Kontaktstei-
figkeit bei Profilblöcken aus Elastomeren mit zunehmender Normalverschiebung an-
steigt, was ebenfalls der Modellvorstellung mit e < 1 entspricht. Der maximale Dämp-
fungsparameter wird durch eine STEP-Funktion reguliert (s. Abbildung 3.6(a)). Diese
Funktion wird durch ein kubisches Polynom abhängig von der Durchdringung beschrie-
ben, welches bei p = 0 und p = pmax keine Steigung besitzt und einen Wertebereich
zwischen 0 und 1 beschreibt. Zwischen den beiden Punkten stellt sich ein stetiger Funk-
tionsverlauf dar. Durch den sanften Übergang bei p = 0 wird vermieden, dass es zu
einem Sprung im Funktionsverlauf bei einer hohen Aufprallgeschwindigkeit und somit
zu numerischen Problemen kommt. Die Durchdringung pmax, bei der sich der maxi-
male Dämpfungwert einstellt, hat keine physikalische Bedeutung und muss somit in
Kombination mit dem Dämpfungwert auf die jeweilige Gegebenheit angepasst werden
[RS14].

Die Kontaktsteifigkeit bzw. -dämpfung hängt im Allgemein von den Materialien der
Kontaktpartner sowie der Kontaktfläche ab. Im Falle eines Reifen-Fahrbahn-Kontaktes
kann angenommen werden, dass sich die Fahrbahn aufgrund der Steifigkeitsdifferenz
kaum verformen wird, wodurch diese als Starrkörper modelliert werden kann [Mol10].
Aus dieser Überlegung kann abgeleitet werden, dass der kombinierte E-Modul des Kon-
taktes Ẽ in guter Näherung dem E-Modul des Reifens entspricht:

Ẽ =

(

1− ν2Fahrbahn

EFahrbahn

+
1− ν2Reifen

EReifen

)−1

→ Ẽ ≈ EReifen. (3.34)

Mit den Überlegungen von Popov [Pop15] und der vereinfachenden Annahme, dass
der Latsch eine rechteckige Kontaktfläche darstellt, kann folgender Ausdruck für die
Normalkraft des Kontaktes FN hergeleitet werden:

FN = AcontactẼ
uz

RReifen

= BReifenxLatschẼ
uz

RReifen

, (3.35)

wobei BReifen die Breite des Reifens darstellt und xLatsch die Ausbreitung des Latsches
in x-Richtung, was der rechteckigen Kontaktfläche entspricht. Der Koeffizient zwischen
der Normalkraft und der vertikalen Verschiebung uz beschreibt die Kontaktsteifigkeit:

ccontact = BReifenxLatschẼ
1

RReifen

. (3.36)

Durch eine andere Schreibweise der Normalkraft ergibt sich folgender Zusammenhang
zwischen der Kontaktsteifigkeit und der vertikalen Steifigkeit des Reifens cz:

FN = czuz → ccontact = cz. (3.37)
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Aus den oben beschriebenen Überlegungen kann abgeleitet werden, dass die Dämpfungs-
effekte des Kontaktes ebenfalls von dem Reifenmaterial bestimmt werden. Somit gilt
auch hier:

dcontact = dz. (3.38)

Da weder die vertikale Steifigkeit noch die Dämpfung einen konstanten Wert darstellt,
werden hier Splines abhängig von der Radlast implementiert, um die Kontaktsteifigkeit
bzw. -dämpfung abzubilden.

Wie oben bereits angedeutet spielt zur Abbildung des dynamischen Kontaktes die Rei-
bung eine zentrale Rolle. Hierfür ist die Kenntnis des lokalen Reibbeiwertes in Abhän-
gigkeit von den wichtigsten Einflussparametern von besonderer Bedeutung. Neben der
Relativgeschwindigkeit ist hier zusätzlich noch die Flächenpressung zu nennen [Mol10].
Das in Adams hinterlegte Reibmodell bestimmt die Relativgeschwindigkeit über die Ko-
ordinatensysteme, welche in den jeweiligen Schwerpunkten der Kontaktpartner definiert
sind. Der Reibbeiwert ist in dem Reibmodell in Relation zu der Relativgeschwindig-
keit durch eine stetige nichtlineare Funktion hinterlegt, welche in Abbildung 3.6(b)
dargestellt ist. Durch diese Funktion lässt sich der Übergang vom Haft- zum Gleitzu-
stand und die damit verbundene Reduzierung des Reibbeiwertes abbilden. Der maxi-
male Wert µ = µH stellt sich bei der zugehörigen Relativgeschwindigkeit vH ein. Für
vrel > vH wird der Übergang vom Haften zum Gleiten eingeleitet. In diesem Zustand
liegt eine Mischreibung vor, bei der einige Bereiche des Kontaktbereiches bereits vom
Haften zum Gleiten übergegangen sind. Erreicht die Geschwindigkeit den Wert vG stellt
sich µ = µG ein, wodurch die Gleitreibung zwischen den Kontaktflächen beschrieben
wird. Wie oben bereits beschrieben, sorgt diese Regulierung des Reibbeiwertes jedoch
dafür, dass kein echtes Haften nachgebildet werden kann, da für vrel = 0 keine Reib-
kraft entsteht [RS14]. Im Umkehrschluss resultiert aus dieser Überlegung, dass sobald
eine Horizontalkraft zwischen Reifen und Fahrbahn vorliegt auch immer ein gewisser
Schlupf auftritt.

(a)

p0 pmax

0

1

f(p)

(b)

µG
µH

−µH

µ

−µG

vrelvGvH

−vH−vG

Abbildung 3.6. In Adams implementierte STEP Funktion (a); Stetige Funktion
zur Beschreibung der Coulombschen Reibung mit unterschiedlichen
Reibbeiwerten beim Haften µH und Gleiten µG (b)
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In der oben beschriebenen Form bietet das Reibmodell nicht die Möglichkeit die Reib-
beiwerte sowie die Relativgeschwindigkeiten für die verschiedenen Richtungen in der
Kontaktebene zu formulieren. Diese Annahme des isotropen Reibkontaktes ist jedoch
bei Reifen nicht zulässig, wodurch eine Erweiterung des Modells notwendig ist. Grečen-

ko stellte eine Erweiterung seines Slip-Drift-Modells in [Gre93] um diesen Aspekt vor.
Durch die Kenntnis der Kraftübertragung in die jeweilige Hauptrichtung kann die Gren-
ze der übertragbaren Scherkraft durch einem zur Ellipse verzerrten Kammschen Kreis
beschrieben werden (s. Abbildung 3.7) [Wit15]. Kommt es zu einer Überlagerung von
Längs- und Querkraft auf den Reifen, stellt sich somit ein resultierender Reibbeiwert
µres ein. Dieser kann durch die Vorgabe der Reibbeiwerte µx und µy durch eine Ellip-
sengleichung in Polarkoordinaten bestimmt werden:

µres =



















µy√
1− ε2 cos2 δ

für µy < µx

µx√
1− ε2 cos2 δ

für µx < µy

(3.39)

wobei der Parameter ε die numerische Exzentrizität darstellt. Diese beschreibt den
Unterschied zwischen den separaten Reibbeiwerten in Längs- und Querrichtung und
ergibt sich zu:

ε =



























√

µ2
x − µ2

y

µx

für µy < µx

√

µ2
y − µ2

x

µy

für µx < µy.

(3.40)

Der Kräftewinkel δ gibt das Verhältnis der momentan wirkenden Längs- bzw. Querkraft
auf den Reifen an:

δ =























tan−1 Fy

|Fx|
für µy < µx

tan−1 Fx

|Fy|
für µx < µy.

(3.41)

Durch diesen Ansatz lassen somit die anisotropen Reibungseigenschaften des Reifens
abhängig von der Belastungsrichtung darstellen. Die resultierenden Relativgeschwin-
digkeiten, die über Haft- bzw. Gleitzustand in der überlagerten Kraftübertragung ent-
scheiden, werden ebenfalls durch eine Ellipsengleichung berechnet. Die Reibbeiwerte in
den Hauptrichtungen sowie die zugehörigen Geschwindigkeiten werden aus Längs- bzw.
Querschlupfmessungen identifiziert. Diese werden mit Hilfe eines Trommelprüfstands
durchgeführt, welcher im folgenden Abschnitt beschrieben wird.
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Abbildung 3.7. Kammscher Reibellipse zur Beschreibung der anisotropen Reibung

3.5 Berechnung der Reifenmomente

Die Reifenmomente ergeben sich aus den oben beschriebenen Kraftverhältnissen und
den elastischen Verschiebungen der Kontaktelemente in der horizontalen Ebene. Bezo-
gen auf ein radfestes Koordinatensystem, welches seinen Ursprung in der Lotrechten
unter der Radnabe im Reifenlatsch besitzt, lassen sich die Momente für den frei rollen-
denden Reifen durch folgende Gleichung bestimmen:





Mx

My

Mz



 =





fx
fy
0



×





0
0
Fz



+





ex
ey
0



×





Fx

Fy

0



 . (3.42)

Da sich die Wirkungslinien der Vertikalkraft Fz und der Horizontalkräfte Fx und Fy

nicht in einem gemeinsamen Punkt schneiden, lässt sich der Momentenvektor nicht
aus einem einzigen Kreuzprodukt aus Orts- und Kraftvektor berechnen. Der zur ver-
tikalen Kraftkomponente zugehörige Ortsvektor wird durch die Koordinaten fx und
fy ausgedrückt (vgl. Abbildung 3.8). Diese Kraftkomponente resultiert aus der Druck-
verteilung p in der Latschfläche A und ruft sowohl das Sturzmoment Mx als auch das
RollwiderstandsmomentMy hervor. Der aus dieser Überlegung resultierende allgemeine
Ausdruck für Mx bzw. My lautet:

Mx =

∫∫

A

y p(x, y)dA = fyFz (3.43)

My = −
∫∫

A

x p(x, y)dA = −fxFz. (3.44)
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Wobei die vertikale Kraftkomponente wie oben bereits angedeutet aus der Integration
der Druckverteilung in der Latschfläche bestimmt wird:

Fz =

∫∫

A

p(x, y)dA. (3.45)

Die Verschiebungen in Längs- ex bzw. Querrichtung ey stellen hierbei den Ortsvektor
zum Kraftangriffspunkt des horizontalen Kraftvektors dar und charakterisieren somit
das Rückstellmoment Mz.

y

y

fy

ey

ex fx x xz

Fx

Fy

Fz

dA

Druckverteilung p(x, y)

Latschfläche A

Abbildung 3.8. Darstellung der Kraftkomponenten in der Latschfläche A

Das Sturzmoment Mx, welches aus einer seitlichen Deformation des Reifens resultiert
und somit die Kippstabilität des Fahrzeugs beeinflusst, wird wie oben gezeigt durch die
axiale Verschiebung des vertikalen Kraftangriffspunktes bestimmt. Im Vergleich zu dem
Modell von Stepanyuk Et al. [SKB16a] stellt die Berücksichtigung des Moments aus
der Vertikalkraft eine Erweiterung dar, wodurch genauere Aussagen über das Sturz-
moment getroffen werden können. Busch [Bus15] bestimmt die seitliche Verschiebung
des Reifens aus der gemessenen Querkraftkennlinie und lässt diese zur Bestimmung des
Sturzmomentes in sein Modell einfließen. In dem hier vorgestellten MKS-Reifenmodell
wird das Sturzmoment durch die Einführung der axialen Feder-Dämpfer-Elemente (vgl.
Abbildung 3.1) und den damit verbundenen Verschiebungen der Kontaktelemente im
Reifenlatsch bestimmt. Somit stellen die Steifigkeiten in Radial- und Querrichtung die
größten Einflussfaktoren hinsichtlich des Sturzmomentes dar:

Mx = f(cz, cy). (3.46)

Gerade Reifendimensionen, die ein großes Verhältnis von Durchmesser zur Breite auf-
weisen, tragen somit zu einem besonders ausgeprägten Sturzmoment bei.

Das Rollwiderstandsmoment My resultiert zum einen aus der tangentialen Verschie-
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bung der Kontaktelemente und der damit verbundenen Verschiebung des vertikalen
Kraftangriffspunktes. Zum anderen muss das Antriebs- bzw. Bremsmoment, welches
durch die Antriebsräder übertragen wird, und die damit verbundene Längskraft be-
rücksichtigt werden. Der Hebelarm der Längskraft wird hierbei durch den Abstand
zwischen Radnabe und Latsch gebildet. Die Verschiebung in tangentialer Richtung wird
durch die tangentiale Steifigkeit der Speichen sowie durch den Reibbeiwert in dieser
Richtung charakterisiert. Bei einem nicht angetriebenen Reifen ergibt sich somit, dass
sich das Moment aus der vertikalen und longitudinalen Kraftkomponente kompensiert:

Fz fx0 = |Fx| (RR − uz), (3.47)

wobei fx0 die x-Koordinate des Angriffspunktes der resultierenden Vertikalkraft im
stationären, frei rollenden Zustand darstellt (vgl. Abbildung 3.9). Diese Gleichung trifft
jedoch nur bei einer vernachlässigbar kleinen Lagerreibung in der Radnabe zu.

Frad

Fx

Fx

Fz

uz

fx0

x

z

y

ω

Abbildung 3.9. Kräfte und Verformungen am frei rollenden Rad in der x-z-Ebene

Wird die Gleichung 3.47 durch den dynamischen Rollradius Rdyn, wodurch die Größe
(RR − uz) gängigerweise charakterisiert wird, dividiert, erhält man

|Fx| =
fx0
Rdyn

Fz, (3.48)

wobei der dimensionslose Proportionalitätsfaktor

ρR =
fx0
Rdyn

(3.49)

als Rollwiderstandsbeiwert bezeichnet wird. An dieser Stelle sei darauf hingewiesen,
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dass die oben angenommene geometrische Definition des dynamischen Rollradius eine
Vereinfachung darstellt. Die korrekte Definition wird durch den folgenden kinemati-
schen Zusammenhang beschrieben:

Rdyn =
vx
ω
. (3.50)

Beim angetriebenen Reifen verlagert sich der vertikale Kraftangriffspunkt weiter in
Richtung der Fahrtrichtung, woraus eine Vergrößerung des Hebelarms der resultieren-
den Radlast entsteht (fx,an > fx0) [Ple97]. Die Wirkrichtung der Längskraft dreht
sich im Vergleich zum stationären Zustand, wodurch sich das Antriebsmoment durch
folgenden Ausdruck bestimmen lässt:

Man
y = Fz fx,an + Fx (RR − uz). (3.51)

In Abbildung 3.10 sind die Kräfte und Momente am angetriebenen Reifen dargestellt.
Um den Reifen durch das Moment Man

y anzutreiben, muss zunächst der Rollwiderstand
des Reifens überwunden werden. Die nutzbare Antriebskraft des Reifens ergibt sich
somit aus der aus dem Antriebsmoment resultierenden Umfangskraft abzüglich der
Rollwiderstandskraft. Daraus folgt:

Fx =
Man

y

Rdyn

− Fz fx,an
Rdyn

. (3.52)

Die Strecke fx,an stellt hierbei nicht alleine den Rollwiderstand dar, sondern sie cha-
rakterisiert den Hebelarm des angetriebenen Rades. Somit kann an dieser Stelle kein
Rollwiderstandsbeiwert bestimmt werden.
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Abbildung 3.10. Kräfte und Verformungen am angetriebenen Rad in der x-z-Ebene
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Im Vergleich zum stationären Zustand verlagert sich der Angriffspunkt der Vertikalkraft
bei der Einleitung eines Bremsmomentes weiter in Richtung der Radnabe (fx,br <
fx0) [Ple97]. Im Vergleich zum angetriebenen Reifen ändert sich die Wirkrichtung des
eingebrachten Momentes, wodurch das Bremsmoment durch die folgende Gleichung
bestimmt werden kann:

M br
y = Fx (RR − uz)− Fz fx,br. (3.53)
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Abbildung 3.11. Kräfte und Verformungen am gebremsten Rad in der x-z-Ebene

Das Rückstellmoment Mz resultiert aus den Verformungen im Reifenlatsch in Umfangs-
und Querrichtung. Pacejka stellt in [Pac05] dar, dass der qualitative Verlauf des Rück-
stellmomentes maßgeblich von der Seitenkraftverteilung im Reifenlatsch abhängig ist.
Mit zunehmender Verformung in Querrichtung steigt der Einfluss der Komponente,
welche aus der Kraftkomponente in Umfangsrichtung resultiert. Dieser Anteil ist dem
aus der Querkraft entgegengesetzt und kann dazu führen, dass sich das Vorzeichen des
Rückstellmomentes umkehrt [Wit15]. Bei einem frei rollenden Reifen ist der Einfluss
aufgrund des geringen Rollwiderstandes als gering einzuordnen. Wird jedoch der an-
getriebene oder gebremste Reifen und die damit verbundene Erhöhung der Längskraft
betrachtet, lässt sich ein deutlich stärkerer Einfluss beobachten. Für die Bestimmung
des Rückstellmomentes im angetriebenen bzw. gebremsten Zustand wird die Umfangs-
kraftkomponente aus Gl. 3.51 bzw. 3.53 bestimmt und in Gl. 3.42 eingesetzt. Daraus
ergeben sich die Rückstellmomente zu:

Man
z = Fy ex,an +

Man
y − Fz fx,an

(RR − uz)
ey (3.54)
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bzw.

M br
z = Fy ex,br −

M br
y + Fz fx,br

(RR − uz)
ey. (3.55)

Durch die nichtlinearen Feder-Dämpfer-Elemente in tangentialer und axialer Richtung
werden die Verschiebungen im Reifenlatsch relativ zur Radnabe bestimmt, wodurch die
Rückstellmomente von dem Reifenmodell bei jedem Fahrzustand ausgegeben werden
können.

3.6 Einbindung des querdynamischen Modells

Zur Einbindung des querdynamischen Modells in Adams/View wird der beschriebene
analytische Ansatz durch Aufruf einer Command Datei in das Reifenmodell integriert.
Die Datei erzeugt zunächst einen Marker, der sich stets lotrecht unter der Radnabe im
Reifenlatsch befindet. An dem Marker greift ein Kraftvektor an, welcher zur Einleitung
der dynamischen Querkraftkomponente in den Reifen dient. Die Position in z-Richtung
wird in Abhängigkeit von der Einfederung des Reifens formuliert, so dass es zur keiner
Durchdringung der Fahrbahngeometrie kommen kann. Aus der Reifenkraft in x- und
y-Richtung werden die entsprechenden Verformungen ermittelt, so dass die Lage des
Markers in diesen Richtungen ebenfalls von dem momentanen Belastungszustand ab-
hängt. Dies ist zur korrekten Abbildung des Sturz- bzw. Rückstellmomentes von großer
Bedeutung.

Wie oben beschrieben, wird die zeitliche Änderung der Querkraft durch ein PT1-Über-
tragungsverhalten berücksichtigt. In Adams können verschiedene Regelstrecken über
die Funktion Controls Toolkit definiert werden. Über einen input block wird die sta-
tionäre Querkraft eingelesen und an den gain block übergeben, in dem die Regelver-
stärkung definiert wird. Die Verstärkung resultiert hierbei aus der reifenspezifischen
Zeitkonstante. Die Informationen aus dem gain block werden in einen low-pass block
eingelesen. Aus diesem Block wird ein Array, welcher die zeitabhängige Querkraft bein-
haltet, ausgelesen und an eine State Variable übergeben. Die Differenz aus dieser Varia-
blen und der stationären Querkraft bildet den Wert des oben erwähnten Kraftvektors,
wodurch die Hysterese im querdynamischen Querkraftverlauf entsteht.

Das dynamische Modell führt im Vergleich zum stationären Modell zu deutlich komple-
xeren Rechenvorgängen. Die zur Bestimmung der zeitabhängigen Querkraft notwendige
Differenzenbildung kann Singularitäten hervorrufen, welche zu einem Simulationsab-
bruch führen können. Zur Abhilfe dient hierbei die Anpassung der Iterationsschrittwei-
te, wodurch sich ein erfolgreicher Simulationsdurchlauf in den meisten Fällen erzielen
lässt. Wie bereits angedeutet, kommt es aufgrund des erheblichen Rechenaufwandes
zu längeren Rechenzeiten. Hinsichtlich dessen bietet das Modell die Möglichkeit bei
Fahrmanövern mit einer niedrigen Schräglaufrate die dynamische Komponente zu de-
aktivieren.
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Die Modellparameter werden beim Einlesen der Command Datei in Adams/View mit
erzeugt und als Variablen hinterlegt. Somit ist eine Anpassung des Modells hinsicht-
lich der reifenspezifischen Eigenschaften schnell umsetzbar. Das Modell ist ohne eine
zusätzliche Subroutine einsetzbar, wodurch eine einfache Implementierung und An-
passung des Modells möglich ist. Die Berechnung der stationären Querkraftkennlinie
aus den lateralen Feder-Dämpfer-Elementen führt zu einem niedrigeren Aufwand bei
der Parametrierung. In dieser Modellform werden lediglich die Parameter zur Bestim-
mung der Zeitkonstante benötigt, was im Vergleich zu den Vorgängermodellen einen
deutlichen Vorteil darstellt.





4

Prüfstände zur experimentellen

Untersuchung des Reifenverhaltens

Zur Parametrierung und Verifizierung bzw. Validierung des Modellverhaltens werden
verschiedene institutseigene Prüfstände verwendet. Neben einem Hydropulsprüstand
zur Untersuchung der Reifeneigenschaften im nichtrotatorischen Zustand steht ein
Trommelprüstand zur Verfügung, mit dem verschiedene Fahrmanöver nachgebildet wer-
den können. In dem folgenden Kapitel wird der konstruktive sowie messtechnische Auf-
bau der Prüfstände thematisiert. Zusätzlich wird die Modellierung dieser Prüfstände
als Mehrkörpersystem beschrieben.

4.1 Hydropulsprüfstand

Der Prüfstand in der vorliegenden Form wurde in einem vorangegangenen Forschungs-
vorhaben zur Untersuchung der vertikaldynamischen Reifeneigenschaften [OFG+13]
am Institut konzipiert. Es handelt sich hierbei um eine herkömmliche Hydropuls-
anlage, welche jedoch zur Untersuchung des quasistatischen und des dynamischen
Einfederungsverhaltens modifiziert wurde. Aus diesem Verhalten können die Steifigkeits-
und Dämpfungseigenschaften in vertikaler Richtung abgeleitet werden.

4.1.1 Aufbau des Hydropulsprüfstands

Der Aufbau des Prüfstands ist in Abbidung 4.1 dargestellt. Über dem servohydrauli-
schen Prüfzylinder ist ein rahmenartiger Aufbau angebracht, wodurch der Reifen stets
mittig auf eine Plattform am oberen Teil des Rahmens gedrückt wird. Eine Achse ver-
bindet den gabelförmigen Aufbau mit dem Reifen. Die Gabel wiederum ist fest an dem
Prüfzylinder fixiert. Zwischen der Plattform und dem oberen Rahmenteil ist eine Kraft-
messdose integriert, wodurch die Radlast bestimmt wird. Bei dem Zylinder handelt es
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sich um einen Gleichlaufzylinder, der eine Hubbewegung in positive, sowie in negative
Richtung erzeugen kann. Somit kann die Ein- und Ausfederung beschrieben werden.
Die durchgehende Kolbenstange wird durch ein hydrostatisches Lager spielfrei geführt,
so dass es zu keinen Reibungserscheinungen kommt, welche das Ergebnis beeinflus-
sen würden. Die Position des Kolbens wird durch einen integrierten Wegaufnehmer zu
jedem Zeitpunkt aufgezeichnet.

Das vorgegebene Kraft- oder Wegsignal kann in vielfältiger Art und Weise erzeugt
werden. Neben einfachen Ein- und Ausfederversuchen zur Bestimmung der quasista-
tischen Reifeneigenschaften, können verschiedene Schwingungsformen vorgegeben wer-
den. Hierbei lässt sich die Belastungsfrequenz sowie die -amplitude bei verschiedenen
Vorlasten einstellen, wodurch die Steifigkeits- und Dämpfungseigenschaften des Rei-
fens in Abhängigkeit von diesen Größen untersucht werden können. Hieraus können im
Anschluss die entsprechenden Modellparameter bestimmt werden. Zusätzlich besteht
die Möglichkeit, individuelle Belastungszyklen zu definieren. Es können z.B. Frequenz-
oder Amplitudensweeps definiert werden, was die Charakterisierung der dynamischen
Eigenschaften erheblich erleichtert.

Prüfreifen

Kraftmessdose

Prüfrahmen

Hydropulser

Abbildung 4.1. Hydropulsprüfstand zur Untersuchung des Einfederungsverhaltens

Die maximale Radlast, mit der der Prüfreifen belastet werden kann beträgt 100 kN und
deckt somit das Spektrum der auftretenden Radlasten für die untersuchten Reifenty-
pen völlig ab. Das Frequenzspektrum, welches durch den Prüfstand untersucht werden
kann, geht bis maximal 30 Hz und ist somit zur Beschreibung der Vertikaldynamik
beispielsweise bei einer Schwellenüberfahrt ausreichend.
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4.1.2 MKS-Modell des Hydropulsprüfstands

Zum Vergleich zwischen dem gemessenen und dem simulierten Einfederungsverhalten
ist es notwendig, den Prüfstand in ein Mehrkörpersystem zu überführen, welches die
Kinematik detailliert abbildet. Durch die Einbindung des Reifenmodells in das Prüf-
standsmodell kann die vertikale Kraftübertragung verifiziert werden. Das in Adams er-
stellte MKS-Modell mit dem integrierten Reifenmodell ist in Abbildung 4.2 dargestellt.
Der Hydropulser besteht hierbei aus zwei zylindrischen Starrkörpern, welche zueinan-
der einen translatorischen Freiheitsgrad in vertikaler Richtung besitzen. Die Felge ist
durch ein Drehgelenk mit dem gabelförmigen Segment verbunden, wodurch eine Rota-
tion des Reifenmodells möglich ist. Die Massen der beweglichen Komponenten sind in
dem Modell so angepasst worden, dass sie mit den realen Größen übereinstimmen.

Abbildung 4.2. MKS-Modell des Hydropulsprüfstands mit dem integrierten Reifen-
modell

4.2 Trommelprüfstand

Zur Untersuchung des Kraftübertragungsverhaltens des rollenden Reifens steht am
MTL ein speziell für die Anforderungen von Flurförderzeugreifen konzipierter Prüf-
stand zur Verfügung. Mit dem Trommelprüfstand können durch verschiedene Test-
szenarien die längs-, quer- sowie vertikaldynamischen Reifeneigenschaften für unter-
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schiedliche Reifentypen geprüft werden. Aus dem jeweiligen gemessenen Kraftüber-
tragungsverhalten können die entsprechenden Modellparameter abgeleitet werden um
das Modellverhalten an das reale Reifenverhalten anzupassen. Der Prüfstand wurde in
seiner ursprünglichen Form von Busch [Bus15] in einem vorangegangen Forschungs-
vorhaben entwickelt. Mit diesem Aufbau konnte lediglich das Übertragungsverhalten
der Längs- und der Querkraft durch die Durchfühung eines Bremsvorganges bzw. ei-
ner Kurvenfahrt betrachtet werden. In einem weiteren Forschungsvorhaben wurde der
Prüfstand durch Danilov et al. [OFG+13] um eine zusätzliche Komponente erwei-
tert, so dass auch die dynamische Kraftübertragung in vertikaler Richtung untersucht
werden kann.

4.2.1 Aufbau des Trommelprüfstands

Der Prüfstand wurde in Form einer Außentrommel-Bauart konzipiert und ist in Abbil-
dung 4.3 dargestellt. Die Trommel, welche einen Durchmesser von 2.5 m besitzt, dient
hierbei als Lauffläche für den Reifen und ist in einem Rahmengestell drehbar gelagert.
Die Oberfläche der Trommel ist mit einer korundartigen Beschichtung versehen, so dass
die realen Fahrbahngegebenheiten möglichst genau angenähert werden. Die Vorrichtung
zur Anbringung der Reifen kann verschiedene Felgengeometrien aufnehmen, wodurch
ein Spektrum von relativ kleinen Hinterrädern bis zu großen Vorderrädern abgedeckt
werden kann. Der Radträger kann stufenlos über einen Spindeltrieb in vertikaler Rich-
tung des Reifens verfahren werden, wodurch die Radlast des Reifens eingestellt werden
kann. Die Radlast kann hierbei Werte bis zu 35 kN annehmen.

Abbildung 4.3. Industriereifenprüfstand am MTL
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Zwischen dem Radträger und dem Spindeltrieb ist eine Messplattform angeordnet, in
die vier Kraftaufnehmer integriert sind. Diese 3-Komponenten-Kraftsensoren dienen
zur Kraftmessung in den drei Raumrichtungen und ermöglichen zusätzlich die Berech-
nung der Momente aus den Kraftkomponenten. Die Sensoren sind untereinander gekop-
pelt und geben somit die Kräfte und Momente auf den Reifen in allen Raumrichtungen
an.

Durch eine Schwenkbewegung des Radträgers wird der Schräglaufwinkel des Reifens
eingestellt. Um das querdynamische Verhalten auf dem Prüfstand realitätsnah abbilden
zu können (vgl. hierzu [BBH09]), kann der Schräglaufwinkel von +/- 90 ◦ mit einer
Schräglaufrate von 90 ◦/s geregelt werden. Somit können selbst extreme Fahrmanöver,
wie z.B. das Verreißen des Lenkrades, nachgebildet werden. Die dabei auf den Reifen
übertragenden Querkräfte werden durch die Messplattform aufgenommen und in einem
Messprotokoll festgehalten. Die Eingabe, bzw. die Variation der Radlast, sowie des
Schräglaufwinkels ist durch das implementierte Steuerungssystem manuell sowie durch
automatisierte Prüfabläufe möglich.

Wie oben bereits erwähnt, lässt sich mit Hilfe des Prüfstands neben der Übertra-
gung der Querkraft zusätzlich die Längskraft, welche beim Abbremsen des Reifens
auftritt, analysieren. Hierfür wird durch eine am Radträger angebrachte Scheiben-
bremse (s. Abbildung 4.3(b)) Längsschlupf auf den Reifen aufgebracht. Die resultieren-
de Längskraft-Schlupf-Kurve gibt Auskunft über das Kraftübertragungsverhalten des
Reifens in Längsrichtung.

(a) (b)

Abbildung 4.4. Radaufnahme auf der Schwenk- und Messplattform (a); Bremsakto-
rik auf der Rückseite der Radaufnahme [Bus15] (b)
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Das Bremsmoment wird hierbei so lange erhöht, bis es zu einem Blockieren des Rei-
fens kommt, wodurch der Übergang zwischen Haft- und Gleitreibung zwischen Reifen
und Fahrbahn charakterisiert wird. Da der Radträger über keine Antriebseinheit ver-
fügt, kann lediglich der Bremsschlupf betrachtet werden. Dies ist jedoch keine schwer-
wiegende Einschränkung, da die Relevanz der Kraftübertragung abhängig von dem
Bremsschlupf im realen Betrieb überwiegt.

Aufgrund des gegen Stoßbelastungen sehr empfindlichen Spindeltriebs ist die Unter-
suchung von höherfrequenten vertikaldynamischen Effekten nicht möglich. Um dieser
Einschränkung entgegenzuwirken, wurde der Prüfstand durch eine Schwinge nachgerü-
stet, welche im oberen Bereich der Prüftrommel platziert wurde (vgl. Abbildung 4.3).
Der Aufbau ist in Abbildung 4.5 detailliert dargestellt. Die Schwinge ist durch zwei
Drehgelenke an der linken Seite gelagert, so dass eine freie Bewegung in nahezu verti-
kaler Richtung möglich ist. Der in die Schwinge integrierte Prüfreifen stützt sich auf
der Trommel ab und führt beim Antreiben der Trommel ein freies Rollen aus. Durch
die Anordnung einer Schwelle auf der Trommel kann das dynamische Vertikalkraftver-
halten des Prüfreifens bei einer Schwellenüberfahrt isoliert betrachtet werden. Über
die Weg- und Beschleunigungsaufnehmer an der Schwinge werden die kinematischen
Größen in vertikaler Richtung aufgenommen. Die Schwinge kann über eine Aufnahme
mit Gewichten belastet werden, wodurch die Radlast variiert werden kann. Somit ist
eine Untersuchung des vertikaldynamischen Verhaltens bei verschiedenen Geschwindig-
keiten, Radlasten und Schwellenhöhen möglich.

Drehgelenk

Prüfreifen

SchwelleTrommel

Wegaufnehmer

Beschleunigungsaufnehmer

Schwinge

Abbildung 4.5. Aufbau des Prüfstands zur Durchführung der Schwellenüberfahrten
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Zur Untersuchung der quasistatischen tangentialen und axialen Kraftübertragung des
Reifens wurde zwischen dem festen Gestell und der Trommel ein Verstellantrieb hinzu-
gefügt. Mit diesem Aufbau lässt sich die Trommel sehr langsam verdrehen, was durch
den Hauptantrieb nicht möglich ist. Somit lässt sich das Kraft-Verformungsverhalten
sehr detailliert aufzeichnen. Der Verstellantrieb ist in Abbildung 4.6 dargestellt. Die
translatorische Bewegung wird über einen Kugelgewindetrieb erzeugt, welcher mit der
Trommel sowie mit dem Gestell über ein Drehgelenk verbunden ist und somit die Ro-
tation der Trommel erzeugt. Um die Kraftübertragung in den jeweiligen Richtungen
zu untersuchen, wird der Reifen unter einer definierten Radlast an die Trommel ge-
drückt und der Verstellantrieb mit einer ebenfalls zuvor definierten Geschwindigkeit
ausgefahren. Zur Bestimmung der tangentialen Kraftübertragung wird über die oben
dargestellte Bremse ein Bremsmoment aufgebracht, so dass es zu keiner Rotation des
Reifens kommen kann. Für die axiale Richtung wird der Reifen lediglich um 90◦ ge-
schwenkt. Die dabei resultierenden Kräfte werden durch die in der Messplattform inte-
grierten Kraftaufnehmer aufgenommen. Der zurückgelegte Weg kann aus der Rotation
der Trommel sowie direkt aus der Sensorik des Verstellantriebes bestimmt werden.

Abbildung 4.6. Verstellantrieb der Trommel zur Untersuchung der quasistatischen
tangentialen und axialen Kraftübertragung des Reifens

4.2.2 MKS-Modell des Trommelprüfstands

Um die Messergebnisse im späteren Verlauf mit denen aus der Simulation vergleichen
zu können, wird der oben beschriebene Prüfstand in ein MKS-Modell überführt. Zur
Verifizierung des querdynamischen Modellverhaltens ist es ausreichend, lediglich ein
Modell der drehbar gelagerten Trommel zu erstellen. Das Reifenmodell steht am obe-
ren Punkt mit der Trommel in Kontakt und ist in vertikaler Richtung frei beweglich
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um die Radlast aufzunehmen. Zusätzlich ist ein rotatorischer Freiheitsgrad um die ver-
tikale Achse definiert, wodurch die Änderung des Schräglaufwinkels möglich ist. Über
dem Reifenmodell ist die Messplattform mit einem festen Abstand angeordnet und
mit der Felge verbunden. Die Querkraft, welche durch die Veränderung des Schrägl-
aufwinkels entsteht, wird im Ursprung des Koordinatensystems im Schwerpunkt der
Messplattform berechnet und in Abhängigkeit von dem Schräglaufwinkel ausgegeben.

Um das Übertragungsverhalten der Umfangskraft zu verifizieren, wird das beschriebene
Modell nur geringfügig angepasst. Hierbei wird lediglich der Freiheitsgrad zur Realisie-
rung des Schwenkvorgangs blockiert und ein Bremsmoment auf die Felge aufgebracht.
Die durch den Bremsvorgang auftretende Kraft in Umfangsrichtung wird ebenfalls im
Ursprung des Koordinatensystems der Messplattform bestimmt und abhängig von dem
Bremsschlupf ausgegeben.

Zum Vergleich zwischen dem realen und dem simulierten vertikaldynamischen Reifen-
verhalten muss ein möglichst detailliertes Modell der Schwinge in Adams aufgebaut
werden. Das MKS-Modell des Prüfstands mit dem integrierten Reifenmodell ist in Ab-
bildung 4.7 dargestellt.

Schwinge
Reifenmodell

Schwelle

Gewichtsplatte

Beschleunigungs-
aufnehmer

Drehgelenk

Abbildung 4.7. MKS-Modell des Trommelprüfstands mit dem integrierten Reifen-
modell

Bei der Modellierung ist es besonders wichtig, dass die Massenverteilung der der Reali-
tät entspricht. Hierfür werden die CAD-Daten der Schwinge sowie der Gewichtsplatten
mit den exakten Massen und Trägheitsmomenten in Adams importiert. Die Lagerung
der Schwinge wird über zwei Drehgelenke realisiert, wodurch der Aufbau nahezu ge-
radlinig in vertikaler Richtung beweglich ist. Die entstehende Reibung in den Gelenken
wird bei der Modellierung vernachlässigt. Mit Hilfe des sehr detaillierten CAD-Modells






















































































































































































































