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X Zusammenfassung

ZUSAMMENFASSUNG

Die Landwirtschaft weltweit strebt eine zunehmende Industrialisierung und Effizi-
enzsteigerung an. Ein Ansatz dazu ist die Verkirzung der Transport- und Umsetz-
zeiten von Gutern und Maschinen durch Steigerung der Hochstgeschwindigkeit,
insbesondere von Ackerschleppern und selbstfahrenden Landmaschinen. Unter
Beibehaltung der notwendigen Sicherheit ist dieses Ziel jedoch nur mit aufwendi-
gerer Technik moglich. Ein weiteres Ziel ist die Fahrzeugentwicklung zu beschleu-
nigen und zu prazisieren, was mit Simulationswerkzeugen wie der Mehrkorpersi-
mulation gelingen soll. Wesentliches Element der Gesamtfahrzeugsimulation ist
die Modellierung des Reifenverhaltens. Kommerzielle Reifenmodelle sind zahl-
reich verfigbar. Die Eignung fur Ackerschlepperreifen und besonders ihre Para-
metrierung ist jedoch stark eingeschrankt. Es gibt nur sehr wenige Prufstande, die
in der Lage sind, Reifen mit einem Durchmesser grof3er 2 m zu vermessen. In
dieser Arbeit wird daher die Alternative gepruft, mit einem messtechnisch ausge-
statteten Ackerschlepper aus Fahrversuchen einzelne Reifenparameter zu ermit-
teln. Das Hohenheimer Reifenmodell dient wegen der Verfligbarkeit des Codes
und der weitgehenden Allgemeingultigkeit der verwendeten Parameter als Grund-

lage.

Fur die Fahrversuche kam ein moderner Grof3traktor zum Einsatz. Das Fahrzeug
verfugte Uber einen optischen Geschwindigkeitssensor, der gemeinsam mit einem
dreidimensionalen Drehratensensor, Langs- und Quergeschwindigkeit, Schrag-
laufwinkel und Schwimmwinkel aufzeichnen konnte. Die Radkréafte und -momente
wurden mit Kraftmessfelgen auf der linken Fahrzeugseite erfasst. Zur Ermittlung
von Lenkwinkel und Reifeneinfederung waren zwei weitere Sensoren angebracht.
Die untersuchten Parameter sind Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinien, dyna-
mische Abrollradien, Rollwiderstandsbeiwerte, Unrundheiten, Umfangskraftbei-

wert-Schlupf-Kennlinien und vertikale Reifensteifigkeit und -dampfung.

Die stationare Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie wurde durch Slalomfahrten
ermittelt. Bei Kurvenfahrt kommt es zu Radlastschwankungen, die eine direkte
Aufzeichnung der Kennlinie verhindern. AuRerdem hat die Dynamik des Seiten-

kraftaufbaus Verfalschungen verursacht, die gefiltert werden mussten. Unter-
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schiedliche Ballastierungen in Front- und Heckhydraulik haben verschiedene stati-
sche und dynamische Radlasten ermdglicht und damit die Messdatengrundlage
erweitert. Mit Hilfe einer Analyse-Software gelang die Filterung und Sortierung der
Daten, so dass Teile der stationdren Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie identi-

fiziert werden konnten.

Der dynamische Abrollradius wurde aus dem Winkelsignal der Felgen und der
Integration des Geschwindigkeitssignals errechnet. Die Einflisse von Radlast und
Luftdruck auf den dynamischen Abrollradius konnten dargestellt werden. Der
Rollwiderstandsbeiwert ergab sich durch Betrachtung der Langskrafte des gezo-
genen Ackerschleppers. Sowohl an Vorder- als auch an Hinterrad ist die Messung

der Rollwiderstandskrafte und Bezug auf die jeweilige Radlast direkt mdglich.

Die Unrundheit des Reifens wirkt sich erheblich auf die vertikale Schwingungsan-
regung des Gesamtfahrzeugs aus. Eine Analyse der einzelnen Einfliisse ergab,
dass die vertikale, geometrische Unrundheit fur die Gesamtunrundheit maf3geblich
ist. Die bisherige Vermessung der Gesamtunrundheit auf dem Flachbandprufstand
kann ohne grofRe GenauigkeitseinbulRen durch eine verkirzte optische Vermes-

sung am Fahrzeug ersetzt werden.

Wie schon bei der Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie, so ist auch bei der
Umfangskraftbeiwert-Schlupf-Kennlinie die veranderliche Radlast das zentrale
Problem. Der Umfangskraftbeiwert ist gegeniiber dem Seitenkraftbeiwert jedoch
nahezu radlastunabhangig. Anhand von Bremsversuchen, bei denen das Ver-
suchsfahrzeug mit aktiviertem Allradantrieb gezogen wird und bis zum Stillstand
abbremst, oder anhand von Zugversuchen, bei denen das Versuchsfahrzeug zieht
und bis zu Stillstand abgebremst wird, kann die Umfangskraftbeiwert-Schlupf-

Kennlinie aus zwei Teilasten zusammengesetzt werden.

Das letzte behandelte Parameterfeld sind die vertikalen Reifenparameter. Steifig-
keit und Dampfung lassen sich im Gegensatz zu den anderen Parametern nicht
direkt aus Messungen bestimmen. Moderne Ackerschlepper sind mit Reifen, Vor-
derachs-, Sitz- und Kabinenfederung federgekoppelte und gedampfte Mehrkorper-

systeme. Die vollstandige Starrsetzung aller Federelemente ist mit gréRerem Auf-
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wand verbunden. Das Fahrzeug kann damit nicht direkt als Prufstand zur Bestim-
mung vertikaler Reifenparameter eingesetzt werden. Deshalb kam an dieser Stelle
das Mehrkorpermodell des Versuchsfahrzeugs zum Einsatz. In einem ersten
Schritt wurde das Fahrzeug im Stillstand vorn ausgehoben und anschliel3end
fallen gelassen. Dieser Versuch wurde in der Simulation nachgestellt und mit einer
Iteration die Steifigkeits- und Dampfungsparameter angepasst bis eine gute Uber-
einstimmung vorlag. Das Schwingungsverhalten des Mehrkérpermodells wich
leicht von dem des Versuchsfahrzeugs ab, daher konnten diese Reifenparameter

nur naherungsweise bestimmt werden.

Der Abgleich aller Messverfahren erfolgte an den institutseigenen Priufstanden, die
den Vorderreifen des Versuchsfahrzeugs in Bezug auf die Geometrie gerade noch
aufnehmen konnten. Der Flachbandprifstand diente der Erfassung vertikaler Rei-
fenparameter und der Unrundheit. Mit der Einzelradmesseinrichtung wurden Sei-
tenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie, Umfangskraftbeiwert-Schlupf-Kennlinie und
Rollwiderstandsbeiwert aufgenommen. Die Ubereinstimmung der Ergebnisse aus
den Messungen mit Versuchsfahrzeug und den Prifstandsmessungen war in
weiten Teilen gut. Allerdings gab es bei allen Parametern Abweichungen, die sich
durch Unterschiede im Untergrund, prinzipbedingten Vereinfachungen oder Un-
scharfen in der Simulation erklaren lassen. Die Bestimmung der wichtigsten Rei-
fenparameter mit einem Versuchsfahrzeug ist, bei eingeschranktem Parameterbe-
reich und reduzierter Prazision im Vergleich zu Prufstandsergebnissen, moglich.
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ABSTRACT

Agriculture around the world aspires progressive industrialisation and improve-
ments of efficiency. One approach to reduce transport and tramming times of
goods and machines is the increase of top speed, especially of agricultural tractors
and self propelled machines. While keeping the necessary driving safety, this aim
can only be reached using more complex technology. An additional aim is to make
vehicle development faster and more precise, which shall be achieved with simula-
tion tools like multi body simulation. One basic element of full vehicle simulation is
modelling the tyre behaviour. Numerous tyre models are commercially available.
Though, adequacy for agricultural tyres and especially parameterisation of these
tyre models are restricted. There are only very few test stands suitable to measure
tyres with a diameter more than 2 m. An alternative method to derive tyre parame-
ters from driving tests with a tractor, equipped with measurement technique, is
analysed in this paper. The Hohenheim tyre model serves as a basis because of

the availability of the code and the universal validity of the used parameters.

For the driving tests a modern high power tractor was used. The vehicle was
equipped with an optical speed sensor and a 3D inertial sensor to acquire longitu-
dinal and lateral speed, slip angle and attitude angle. Measuring wheels on the left
vehicle side captured the tyre forces and moments. Two additional sensors meas-
ured steering angle and tyre deflection. The sought-after parameters were side
force-slip angle-characteristic, rolling radii, rolling resistance coefficients, tyre run-
outs, tangential force coefficient-slip-characteristic and vertical tyre stiffness and

damping.

The steady-state side force-slip angle characteristic was determined in slalom
drives. Cornering always leads to wheel load variations that avoid a direct acquisi-
tion of the characteristic line for one wheel load. Furthermore the dynamics of side
force increase and decrease cause corruptions that have to filtered. Different bal-
lasts in the front and rear three point linkage extend the range of raw measure-
ments. Using an analysis software for filtering and sorting the data, it was possible

to identify the steady-state side force-side slip-characteristic.
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The dynamic rolling radius was calculated from the angle signal of the measuring
rims and the integral of the velocity signal. The influences of wheel load and infla-
tion pressure could be described. The rolling resistance force coefficient was given
by view on the longitudinal wheel forces of the pulled tractor. Both at front wheel
and rear wheel direct measurement of rolling resistance force and reference on

respective wheel load was feasible.

Tyre run-outs considerably affect the full vehicle vertical vibration behaviour. An
analysis of each effect has shown that the vertical geometric tyre run-out is deci-
sive for the total tyre run-out. The classical measurement of tyre run-out on the flat
belt test stand can be replaced by a shortened optical measurement on the vehicle

without significant losses in accuracy.

Variations in wheel load are the central problem when acquiring the tangential
force coefficient-slip-characteristic like they are for the side force-slip angle-
characteristic. However the tangential force coefficient is, unlike the side force,
almost independent from wheel load. In traction tests the test vehicle with acti-
vated four wheel drive is either drawn and decelerates until standstill or drags and
is decelerated until standstill. The tangential force coefficient-slip-characteristic

can afterwards be composed of two branches.

Vertical tyre parameters are the last parameter field dealt with. Unlike other tyre
parameters stiffness and damping cannot directly be derived from measurements.
Modern agricultural tractors are equipped with tyres, front axle suspension, sprung
seat and cab and so are spring coupled and damped multi body systems. It is of
greater effort to set all spring elements rigid, so the test vehicle cannot directly be
used as a test stand. Hence the multi body model of the tractor was used in this
paper. In a first approach the non-rolling vehicle was lifted on the front and subse-
quently was dropped. This test was copied in simulation and stiffness and damp-
ing parameters were iterated until the simulation was in accordance with tests. The
vibration behaviour of the multi body model slightly deviated from that of the test

vehicle. Thus these tyre parameters could only be determined roughly.
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The validation of all measurement procedures was done on the institute’s tyre test
stands, which only just could take the front tyres of the test vehicle. The flat belt
test stand was used to determine the vertical tyre parameters and tyre run-out.
With the single wheel tester side force-slip angle characteristic, tangential force-
slip characteristic and rolling resistance coefficient were measured. Compliance of
the test and simulation results was widely given. However there were deviations in
all parameter fields, which can be explained by differences in road surface, theo-
retical simplifications and uncertainties in simulation. A rough determination of the
most important tyre parameters on a test vehicle is possible, accepting limited
parameter range and reduced precision, compared to results from test stands.






Einleitung 1

1 EINLEITUNG

Die Landwirtschaft weltweit versucht seit Jahrhunderten durch intensive Bodenbe-
arbeitung, termingerechte Bestellung, exakte Ausbringung von Pflanzenschutz-
und Dungemitteln sowie leistungsfahigere Ernteverfahren Ertragszunahmen zu
erzielen [1]. Seit einigen Jahrzehnten entsteht neben der Effektivitatssteigerung
auch eine Effizienzsteigerung mit einer zunehmenden Professionalisierung. Am
Beispiel Deutschlands lassen sich diese Entwicklungen anhand von Grafiken
verdeutlichen. Im Zeitraum von 1991 bis 2007 ist die Anzahl der Betriebe mit we-
niger als 100 ha um 47 % zurtickgegangen. 2005 ist erstmals die Mehrheit der
landwirtschaftlich genutzten Flache Deutschlands von Betrieben mit mehr als
100 ha bewirtschaftet worden. Der Ackerschleppermarkt verzeichnet ein ahnliches
Bild. Von 1995 bis 2008 ist der Anteil der neuzugelassenen Ackerschlepper mit
mehr als 90 kW Leistung von unter 24 auf tiber 40 % angestiegen, Bild 1 [2].
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Bild 1: Entwicklung der landwirtschaftlichen Flache und Schlepperleistungen

deutscher Betriebe, nach [2]

Ahnlich wie in der Industrie wird auch in der Landwirtschaft weiter rationalisiert.
Immer weniger Menschen sind fiir die Bewirtschaftung der Flachen zustéandig.
Teilweise bewirtschaftet eine Person mehr als 100 ha. Dementsprechend miissen
die Maschinen leistungsfahiger und komfortabler werden. Zur Optimierung der
Schlagkraft muss die verfahrenstechnische Leistung eines jeden Arbeitsgangs
Uberpruft werden. Der Transport ist dabei ein wichtiger Aspekt. Wegen der Wachs-
tumszwange landwirtschaftlicher Betriebe sind auch Flachen gekauft oder gepach-

tet worden, die sich nicht in unmittelbarer Ndhe der Hofstelle befinden. Die
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Schlagentfernungen erreichen bis zu 7 km [3], inzwischen vermutlich sogar dari-

ber hinaus.

Die Hersteller von Ackerschleppern (AS) reagierten auf diese Veranderungen
ausnahmslos mit gestiegenen Hochstgeschwindigkeiten. Mdglich machten dies
vor allem moderne Getriebe, eine Vorderachsfederung und die hohe spezifische
Motorleistung [4]. Standardackerschlepper mit ungefederter Hinterachse erreichen
zum aktuellen Zeitpunkt eine Hochstgeschwindigkeit von 60 km/h [5]. Bei Ernte-
maschinen ist ein ahnlicher Trend zu beobachten [6]. Die Fahrdynamik dieser
Fahrzeuge ist wegen des hohen Schwerpunkts, der eingeschréankten Federung,
ungunstiger Lenkeigenschaften und der geometrischen Mal3e limitiert. Durch Fah-
rerassistenzsysteme versucht man, diesen Nachteil bestmdglich auszugleichen
[7]. Die Entwicklung solcher Systeme, wie auch Fahrdynamikuntersuchungen
allgemein, werden mit Simulationswerkzeugen durchgefiihrt, wie zum Beispiel Hil-
und Sil-Entwicklungsumgebungen oder dreidimensionale Mehrkorpersystem-
Simulationsprogramme. Eine realistische Wiedergabe des Fahrverhaltens von
Landfahrzeugen héngt wesentlich von der Qualitat des Reifenmodells ab. Reifen-
modelle sind fur unterschiedliche Fahrzeugtypen und -anwendungen vorhanden.
Eine ausfuhrliche Ubersicht folgt in Kap. 2.2. Die Parametrierung vieler Reifenmo-
delle gestaltet sich fir den Anwender jedoch oft schwierig. Besonders AS-Reifen
sind wegen ihrer GréRe und hohen Belastung schwer zu vermessen. Es gibt nur
sehr wenige Prifstande, die in der Lage sind, Reifen mit einem Durchmesser
groRer 2 m aufzunehmen [8,9]. Auch der Bau neuer Messeinrichtungen ist unrea-
listisch. AuRentrommelprifstande benétigten einen Durchmesser gréf3er 10 m, um
die Verfalschung durch Krimmung der Oberflache tolerabel zu halten [10]. Innen-
trommelprufstande sind konstruktiv sehr aufwendig [11] und Flachbandprifstande
weisen Probleme bei der Seitenkraftabstitzung auf [12,13]. Reifenmessanhanger
bieten die Mdoglichkeit, auf realen Untergriinden Reifenparameter in allen drei
Raumrichtungen aufzunehmen. Allerdings werden, abgesehen von den Kosten,
die Dimensionen einer solchen Einrichtung so grof3, dass Fahrten nur noch auf
abgesperrtem Gelande mdglich und Transporte tber 6ffentliche Stralien mit nicht

vertretbarem Aufwand verbunden sind.



Einleitung 3

Ziel dieser Arbeit ist daher die Entwicklung einer Methode, Reifenparameter aus
Fahrversuchen abzuleiten. Hierbei soll das Fahrzeug, fur das der Reifen entwickelt
wurde, als Versuchsstand genutzt werden. Wegen der Verflugbarkeit des Codes
dient das Hohenheimer Reifenmodell als Grundlage. Die Validierung erfolgt unter
Verwendung des Vorderreifens an den institutseigenen Prufstanden, da dieser im
Gegensatz zum Hinterreifen die zulassigen Hochstgrenzen nicht Gberschreitet.
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2 STAND DER TECHNIK

Basis fur die Reifenparameteridentifikation sind zahlreiche Untersuchungen an
AS-Reifen und die Herausarbeitung grundlegender Erkenntnisse des stationaren
und instationaren Reifenverhaltens. Eine Ubersicht tiber die Arbeiten auf unnach-
giebigem Untergrund wird in Kap. 2.1 gegeben. Die Untersuchungen zu Pkw-
Reifen sind noch deutlich umfangreicher, werden in diesem Kapitel aber nur an
einigen Stellen explizit erwahnt. In Kap. 2.2 wird eine Auswahl an Reifenmodellen
vorgestellt und systematisiert. Das Hohenheimer Reifenmodell, das Grundlage ftr
die eigenen Untersuchungen ist, wird detailliert in Kap. 2.3 erlautert. Anschliel3end
erfolgt eine Ubersicht tiber bisherige Verfahren zur Parametrierung von Reifenmo-

dellen, vorwiegend fur Pkw-Reifenmodelle.

2.1 AS-Reifenuntersuchungen

Bohm unterscheidet in seinen Reifenuntersuchungen strukturell zwischen interner
und externer Reifendynamik [14]. Die interne Reifendynamik umfasst Gummi-
scherkrafte, z. B. zwischen Girtel und Karkasse. Dies ist bedeutend fur Reifen-
konstrukteure zur Ermittlung der Verschiebung und Hitzeentwicklung im Reifen.
Die externe Reifendynamik beschreibt Dampfung und Rollverhalten und ist damit
wichtiger fir Fahrzeugkonstrukteure. Untersuchungen zum Reifen-Boden-
Kontaktbereich und damit zur internen Reifendynamik werden in [15] gezeigt. Mit
Hilfe von Messungen an einem Glasrolltisch-Prifstand konnten die Verteilung von
Vertikalkraft und Schubspannung in Langs- und Querrichtung sowie die Reifenver-

formung (Latschlange und Latschbreite) aufgezeigt werden.

Wesentlich weiter verbreitet und fir diese Arbeit bedeutsamer sind Untersuchun-
gen zur externen Reifendynamik. Besonders die vertikalen Federungs- und Damp-
fungseigenschaften sind wegen der ungefederten Hinterachsen bei Ackerschlep-
pern ein mal3gebliches Fahrwerkselement, deren Beschreibung fir die Analyse
von Fahrkomfort und Fahrsicherheit elementar ist. Erste Untersuchungen an der
Universitdt Hohenheim begannen mit dem Bau eines Flachbandpriufstandes durch
Schrogl [16,17]. Langenbeck flihrte die Untersuchungen fort und entwickelte erste

Formeln fur ein vertikales Reifenmodell [18,19]. Plesser erweiterte diese um eine
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Beschreibung des Dampfungsverhaltens [20,21]. Einen ahnlichen Priufstand gab
es auch an der TU Berlin, gebaut von Kising [10]. Zuvor hatten dort bereits Owzar
und Sharon das Reifenverhalten lber statische Belastungsversuche und Fahrver-
suche mit einem Ackerschlepper bzw. einem Reifen-Versuchsanhénger analysiert
[22,23]. Die Ermittlung der Reifensteifigkeit erfolgt an beiden Standorten aus
Einfederkennlinien, die Dampfung hingegen wurde in Hohenheim aus dem Ab-
klingverhalten (Schrogl) bzw. der Breite der Hystereseschleife (Langenbeck) ermit-

telt. In Berlin diente dazu das Verfahren der Vergréf3erungsfunktion (Kising).

Zahlreiche weitere Untersuchungen zum dynamischen vertikalen Reifenverhalten
entstanden an anderen Standorten. Schwerpunkte waren hier unter anderem die
Untersuchung auf gekrimmten Aufstandsflachen oder die Auswirkungen auf das
Zugkraftverhalten oder den Fahrkomfort [24-32]. Ein neuerer Prifstand zur Ver-
messung der dreidimensionalen Steifigkeit und Dampfung, auch sehr grol3er Rei-
fen, steht an der damaligen Helsinki University of Technology (jetzt Aalto Universi-
ty) zur Verfugung. Allerdings kénnen nur stehende Reifen untersucht werden und

auch nur die vertikale Richtung dynamisch [33].

Von gleicher Bedeutung ist die Untersuchung horizontaler Kréafte von
Ackerschlepperreifen. In Hohenheim hat dazu Heine als Erster einen Reifenmess-
anhanger konstruiert [34]. Mit dieser Einrichtung waren Versuche zum Lenkmo-
mentverhalten moglich sowie zum stationaren und instationaren Schraglaufverhal-

ten rollender Ackerschlepperrader.

Eine Weiterentwicklung des oben erwahnten Messanhangers ist die auch in dieser
Arbeit verwendete Einzelradmesseinrichtung, die von Armbruster konstruiert wur-
de [35]. Mit dieser konnten grofRere und nun auch angetriebene Rader untersucht
werden. Armbruster nahm Reifenkennfelder auf und verglich diese mit der ,Slip
and Drift“-Theorie von Gre¢enko [36,37]. Barrelmeyer erweiterte die Versuchsein-
richtung um eine dynamische Schraglaufverstellung und Sturzvoreinstellung und
untersuchte detailliert die fahrdynamischen Eigenschaften von AS-Reifen. Die
wichtigsten Ergebnisse sind zum einen, dass die Seitenkraft mit steigender Rad-
last in eine Sattigung geht. Dies entsteht nach [38] bei Radlastanstieg durch eine

starkere Deformation der Reifenstruktur und damit verbundener zunehmender
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Inhomogenitat der Druckverteilung im Latsch. Zum anderen hat die Fahrge-
schwindigkeit nur einen geringen Einfluss auf den Rollwiderstandsbeiwert und
keinen Einfluss auf die Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie. Unterschiedliche
Schréaglaufwinkel- und Schlupfgeschwindigkeiten flihren zu einem Zeitverzug im

Kraftaufbau von Seiten- und Triebkraft.

Da die Messeinrichtung zudem Uber eine hydraulische Radlastregelung verfiigt,
konnte Schlotter dynamische Radlastschwankungen nachbilden und deren Aus-
wirkung auf die Ubertragung horizontaler Krafte [39-41]. Radlastschwankungen
bedingen einen Zeitverzug im Kraftauf- und -abbau, sie wirken sich auf die tber-
tragbare Seitenkraft jedoch weniger empfindlich aus als Schraglaufwinkelande-
rungen. Schreiber und Brinkmann et al. gelang es, mit der gleichen Messeinrich-
tung die Verschiebung der Angriffspunkte der horizontalen Krafte in der Rad-
Boden-Kontaktflache nachzuweisen. Hebelarm der Radlast, pneumatischer Rei-
fennachlauf und laterale Verschiebung des Aufstandspunktes verandern sich in

Abhangigkeit von Radlast, Schraglaufwinkel, Triebmoment und Sturz [42,43].

Auch an anderen Standorten wurden zahlreiche Untersuchungen des Seiten- und
Langskraftverhaltens von AS-Réadern durchgefuhrt. Ziel der Tatigkeiten waren
Erkenntnisse Uber die laterale Reifendynamik oder die Verformung des Reifens.
Meist war jedoch das Traktionsverhalten auf nachgiebigem Grund Gegenstand der
Forschung, weshalb in dieser Arbeit auf die Inhalte nicht naher eingegangen wird

[8,44-48]. Eine gute Ubersicht tiber Einzelradmesseinrichtungen findet sich in [8].

2.2 Reifenmodelle

Bdsch stellt in [49] fest, dass es kein universelles Reifenmodell gibt. Der Wunsch
ware eine Verbindung des breiten Einsatzspektrums von Komfort- und der Re-
chengeschwindigkeit von Fahrdynamikmodellen, einfache Parametrierung und
eine Ubertragbarkeit auf verschiedene Reifendimensionen. Aus Sicht der Agrar-
technikindustrie ware noch die Kombination von On- und Offroad-Einsatz zu nen-

nen. Stattdessen gibt es fir jede Anwendung eine eigene Modellart, Bild 2 .
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“17 Peatsin(ctatan
(ed* (x-atan x))) :

Mathematisches Schalenmodell In-plane-model = Out-of-plane-model FEM-Modell
Modell (2D-Modell) (3D-Modell)

Bild 2 : Reifenmodellarten nach Bdsch [49]

Das mathematische Modell beschreibt empirisch die Reifenkrafte und Momente.
Diese einfachen und schnellen Modelle eignen sich zur Fahrdynamikanalyse auf
ebenem Untergrund, bevorzugt fur Pkw mit gefederter Radaufhdngung, da die
Verformung des Reifens hier eine untergeordnete Rolle spielt. Beispiele fir ma-
thematische Modelle sind in [23,28,50-52] zu finden. Weiterentwicklungen dieser
Reifenmodelle verfiigen héaufig Gber Verzdgerungs-Differentialgleichungen erster
Ordnung, um die Dynamik darstellen zu kénnen [51]. Die daflr benétigte Zeitkon-
stante wird aus der Relaxationslange bestimmt. Da diese jedoch von Radlast,
Seiten- und Langsschlupf abhangt, kann sie nicht als konstant angenommen und
das Reifenverhalten damit nur ndherungsweise wiedergegeben werden.

Bei Schalenmodellen ist der Gurtel als starrer Ring modelliert und mit Feder- und
Dampferelementen mit der Nabe gekoppelt. Die Dynamik des Reifens, verursacht
durch Unebenheiten des Bodens, kann so grob abgebildet werden. Die Kontakt-
modellierung als Voraussetzung fur die Kraftiibertragung erfolgt dabei entweder
unabhéngig vom Untergrund [18,20] oder abhangig [53-59]. Das Punkt-
Kontaktmodell kann als Sonderfall des Schalenmodells mit infinitesimal kleinem
Radius gesehen werden [27,60,61].

Eine wesentlich realistischere Anpassung an das Bodenprofil, zumindest in xz-
Ebene, gelingt mit den 2D-Modellen. Der Giirtel ist hier zusatzlich biegeweich
ausgefuhrt und kann Vertikal- und Langskrafte sehr gut nachbilden. In einigen
Fallen ist der Gurtel durch Speichen zur Abtastung des Bodens ersetzt. Seiten-

krafte und Rickstellmomente errechnet ein mathematisches Modell. Damit eignet
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sich diese Modellart besonders zur Analyse des Fahrkomforts. Beispiele sind die
Erweiterung des Hohenheimer Reifenmodells und CDTire 30, das an der Techni-
schen Universitat Berlin als RMOD-K entwickelt wurde [62-66]. Schalen- und 2D-

Modell werden als halbphysikalische Modelle bezeichnet.

Das 3D-Modell basiert auf einem rein physikalischen Ansatz. Hier besteht der
Gaurtel aus diskreten Elementen, die elastisch miteinander verbunden sind. Durch
die Erweiterung um eine Dimension ist das Modell in der Lage, auch Seitenkrafte
und Rickstellmomente aus einem physikalischen Ansatz zu berechnen. Bekannte
Modelle dieser Art sind FTire, CDTire 40, RMOD-K6 und RMOD-K7 [64,67,68].
Bei Speichenmodellen gibt es bspw. mit dem Multi-Spoke-Model oder BRIT auch
hier Analogien [69,70].

Die FEM-Modelle sind die komplexeste Modellart. Der Reifen wird hier im Ver-
gleich zu 3D-Modellen wesentlich feiner diskretisiert. Dadurch ergeben sich be-
trachtliche Rechenzeiten. Allerdings erlauben diese Modelle beispielsweise auch
die Darstellung von Profilelementen und damit Simulationen wie Wasserverdran-
gung oder Verschlei3verhalten. FEM-Modelle dienen primér der Reifen- und nicht
der Fahrzeugentwicklung (interne Reifendynamik) [12,71]. Ein Beispiel fir AS-
Reifen stellt Zachow vor [72]. Weitere FEM-Modelle sind in [73] zusammenge-

fasst.

Neben der Modellkomplexitat und Breite des Anwendungsbereichs ist auch die
Genauigkeit ein Qualitatskriterium. Sowohl Bésch als auch Gipser bestatigen,
dass Kennlinienmodelle genauer sind als physikalische Modelle [49,68]. Allerdings
ist ihre Anwendbarkeit nur fir die Unterbodenart und -beschaffenheit gultig, auf

der sie parametriert wurden.

Eine andere Ubersicht mit feinerer Gliederung ist bei von Holst zu finden. In einem
intensiven Vergleich von Kennlinien- und physikalischem Reifenmodell bleibt dem
Kennlinienmodell die deutlich h6here Rechengeschwindigkeit als einziger Vorteil
[74].
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Riepl et al. stellen eine Pkw-industrielle Anwendung von FTire und RMOD-K vor.
Fur die Automobilentwicklung ist besonders die Analyse des Fahrverhaltens auf
realistischen Fahrbahnen in Bezug auf Handling und Komfort bedeutsam [75,76].
Diese Beitrdge fokussieren besonders die Analyse des Stuckerns (Hubschwin-

gungen des Antriebsstrangs).

Der im ,Tire measurement performance test* durchgefiihrte ausfiihrliche Vergleich
unterschiedlicher Reifenmodelle und Mehrkérpersimulationsprogramme relativiert
die Erwartungen in die Simulation [77,78]. Zum einen fihrt die Verwendung des
gleichen Reifenmodells bei unterschiedlichen Simulationsprogrammen (Adams,
Simpack, Dads) bereits zu leicht verschiedenen Ergebnissen. Zum anderen verar-
beiten die eingesetzten Reifenmodelle (FTire, Swift, TMEasy, Hankook Tire,
CDTire, Pac2002 und UniTire) die gleichen Eingangsgroéf3en voneinander abwei-
chend. Die Diskrepanz wird besonders bei den Rickstellmomenten deutlich. Da-
mit ist eine exakte Abbildung der Realitat der Rad-Fahrbahn-Interaktion noch nicht

maoglich.

2.3 Hohenheimer Reifenmodell

Das Hohenheimer Reifenmodell wurde im vorangegangenen Kapitel der Gruppe
der Schalenmodelle zugeordnet. Es kann ebenso als hybrides Modell bezeichnet
werden: Empirisch gewonnene Kennlinien spiegeln das Reifenverhalten in statio-
naren Situationen wider, die Relativbewegung der Nabe zum Latsch wird physika-
lisch durch Voigt-Kelvin-Elemente in allen Dimensionen dargestellt. Da sowohl der
Code als auch die Parametrierung vollstandig vorliegen, dient dieses Reifenmodell

beispielhaft den eigenen Untersuchungen.

Kap. 2.4 beschreibt die Parametrierung einer Auswahl von Reifenmodellen. Das
Vorgehen ist dabei so individuell wie jedes einzelne Reifenmodell. Dennoch ist die
Grundlage vieler Parametrierungen die Kenntnis stationérer Reifenkennlinien und
eine Aussage Uber das Verformungsverhalten des Reifens, zumindest in vertikaler
Richtung. Das Hohenheimer Reifenmodell benétigt unter anderem auch diese
KenngrdlRen und eignet sich damit als Muster. Ferhadbegovi¢ fasste die an der

Universitdt Hohenheim gewonnenen Erkenntnisse (vgl. Kap. 2.1) zu einem
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instationaren Reifenmodell zur Fahrdynamiksimulation zusammen. Die vollstandi-
ge Berechnung aller Krafte und Momente ist in der Literatur zu finden [61,79-88].
Das Modell beschreibt generell das Kraftibertragungsverhalten in der Schnittstelle
Reifen-Boden fur den Fall eines unnachgiebigen ebenen oder maximal mit lang-
welligen Unebenheiten versehenen Untergrundes. Die Verformung des Reifens
wird Uber vier Voigt-Kelvin-Elemente realisiert, von denen nur drei in Bild 3 abge-
bildet sind. Das vierte Element charakterisiert die Torsionselastizitat und
-dampfung zwischen Nabe und Latsch bei Einlenkvorgdngen. Die notwendigen

Parameter werden von Ferhadbegovi¢ nach ihrer Art systematisiert, Bild 4 .

Bild 3 : Reifenmodell basierend auf Voigt-Kelvin-Elementen fir: a) Vertikal-,

b) Lateral-, ¢) Longitudinaldynamik [84]

Reifengeometrie Reifen-Boden-Charakteristik | | Steifigkeits- und
Dampfungsparameter
Felgenradius Rollwiderstandsbeiwert Cixr Coxr Opr Oax
konstruktiver Reifenradius | |F,-o Beziehung Civs Covs Ay oy
Abrollradius F,~a Beziehung Ciz, €2z iz, Ay
Reifenunrundheit - -

v v v

Hohenheimer Reifenmodell

Bild 4 : Systematisierung der Parameter fir das Hohenheimer Reifenmodell nach
ihrer Art, nach [84]

Die Steifigkeits- und Dampfungsparameter sind von Reifeninnendruck, statischer

Radlast und Fahrgeschwindigkeit abhangig. Diese Einflisse werden jedoch nur in
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vertikaler Richtung bertcksichtigt, da das Vertikalverhalten von hoher Relevanz
bzgl. Fahrdynamik und Fahrkomfort ist.

2.4 Parametrierung von Reifenmodellen

Die Parametrierung von Reifenmodellen ist nach Gipser [89] immer ein komplizier-
tes Verfahren. Schwerpunkt seiner Beschreibung sind physikalische Reifenmodel-

le. In der Praxis werden funf verschiedene Prozeduren angewandt:

(1) Direkte Bestimmung der Parameter durch Messung.

(2) Verwendung eines FEM-Modells des Reifens als Grundlage. In einem
Kondensationsprozess werden die Parameter fir das physikalische
Reifenmodell mit groberer Diskretisierung direkt berechnet.

(3) Indirekte Bestimmung der Reifenmodellparameter durch Messung des
globalen Reifenverhaltens (Verformung auf Schlagleisten), um lber die
Methode der kleinsten Quadrate die Parameter abzuschatzen.

(4) Berechnung des globalen Reifenverhaltens mit einem detaillierten FEM-
Modell, aus denen der Parameteridentifikationsprozess nach (3) folgt.

(5) Verwendung von validierten Reifendaten eines ahnlichen Reifens und

Extrapolation auf die verdnderte Reifendimension.

Gipser bietet fur FTire, das als eine Vergroberung eines FEM-Modells gesehen
werden kann und damit deutliche Laufzeitvorteile aufweist, drei verschiedene
Parametrierungsmethoden an. In FTire/calc wird unter Zuhilfenahme eines FEM-
Modells das in (2) beschriebene Verfahren durchgefihrt. Mit Hilfe eines vollauto-
matischen Computerprozesses werden zunachst vertikale Verformungen auf ebe-
nem Untergrund bzw. auf unterschiedlich angebrachten Schlagleisten angenéhert.
Anschliel3end werden die longitudinalen, lateralen und rotatorischen Verformun-
gen des belasteten und stehenden Reifens untersucht. Die Vervollstandigung des
Identifikationsprozesses erfolgt Uber die Angleichung der ersten Resonanzfre-
guenz und modaler Dampfungskennwerte. Das zweite Werkzeug tragt den Namen
Ftire/fit. Hier dienen Schlagleistentests am echten Reifen als Messgrundlage. Die

Parameteridentifikation ergibt sich sodann nach (3). FTire/fit lauft nicht automa-
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tisch ab, sondern benétigt Expertenkenntnisse, um fir die verschiedenen Parame-
ter die angemessenen Tests auszuwahlen. Ferner ist eine Bewertung des Opti-
mierungsprozesses notwendig. Die dritte Methode erfolgt mit dem Softwaremodul
FTire/lestimate, Bild 5. Der Ablauf orientiert sich an (5), die Auswahl beschrankt

sich prinzipiell auf Pkw-, Lkw- und Flugzeugreifen.

ff FTirefestim: create data file | |
¥ passenger car and van tire { Frire/estim: customize estimation formulae x|

€ ftruck tire Enter estmation formula(e) to be changed. Use Matlab syntax; available parameters are:
: = Feoian x reference tire's value of paramster to be estimated
 aircraft tire T — w  relafive fire section width
g 3ection d relative tire diameter
] h relative side-wall height
‘se0tion Wi Epetray Tim dlzmeter 1o2d Indl spesd symo | n';;'h | e
205 | I 55 R | 16 I 80 T: & 50crin i | relative rated max. load
185 &5 15 91 c ¥ Heigh Lattars. v relative rated max. speed
) ) n e k relative radial stiffness
mim ar in E n = = - dh ™ p relative nominal inflation pressure
® Svarall
. . ——— Diamatsr Dismater —
fim wadth B.S5 8 in tread width whx
nomnal inflaton pressure 25 2 bar v lateral belt curvature radius W
tire mass 3.4 9 kg & sechon flat tire: distance rim flange to ground ®
deflection at max. load 31.3  mm S rim moment of inertia W
eigen-frequency in-plane rotatoric
leave unknown fields blank; green: reference tire unit converter: eigen-frequency in-plane iranslatoric
il mm= | 0.038 in eigen-frequency out-of-plane rotatoric
estimate tire data and save as .. I . . .
] var= | 12508 psi eigen-frequency in-plane bending
edit reference tire C:/ftire/param/195_65R15.tir 1 N= 0225 Ibf B oS
1 tmh=| 0621 mph percentage of free mass
choose reference tire .. 3 i
tire pngitudinal stiffness
e visit TireTech tire lateral stiffness kx
edit new data file visit Tyres Online fire torsion stiffness k*=x
wheel Ioad on transversal cleat L
2 quit wheel load on longitudinal cleat k*x
wheel load of cambered tre k*x
wehecl load of cambered tirs on tranaverzal cleat k'
in-plane bending stiffness of un-inflated tre k=
out-of-plane bending stiffness ofinflated tre ktx
bett lzteral bending stiffness ofinflated tre k*x
belt twist stiffness k*x
bet torsion stiffness K%
rim flange contact stiffnezs k*=x
= apply & quit

Bild 5 : Benutzerschnittstelle FTire/estimate [89]

Bei Guo und Liu [90] ist die Parametrierung eines Reifenmodells zur Darstellung
instationarer Lenkmandver erlautert. Das Modell besitzt vier Strukturparameter:
Steifigkeiten von Profilstollen und Karkasse, Lange und Breite des Latsches. Die
Identifikation der Strukturparameter erfolgt auf einem Flachbandprifstand unter
Durchfiihrung von Sprungfunktionen des Gierwinkels und des Schraglaufwinkels.

In [91] wird ein Versuchsackerschlepper tber unterschiedliche Hindernisse be-
wegt, um die vertikalen dynamischen Reifeneigenschaften zu bestimmen. Aus
dem Spektrum der vertikalen Beschleunigung wird die Eigenfrequenz des Reifens

durch einen Beschleunigungssensor im Zentrum des Reifens gemessen. Zusam-
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men mit der Masse des Rades lasst sich dann die vertikale Steifigkeit ermitteln.
Die Dampfung kann aus dem Abklingverhalten nach Uberfahrt eines Hindernisses
bestimmt werden. AuRerdem wurden die longitudinalen und lateralen Feder- und
Dampfereigenschaften statisch am nicht rollenden Reifen ermittelt. Vergleiche
zwischen Messung und Simulation zeigten, dass diese Methode gute Ergebnisse
liefert.

Mit STIREMOD existiert ein Reifenmodell fir Asphalt und Off-road-Anwendungen
[92]. Es handelt sich um ein stationares Kennlinienmodell, das auch Sturzeffekte
berticksichtigt. Die Parameteridentifikation erfolgt auf Prifstanden mit anschlie-
Render Koeffizientenbestimmung in Matlab. Ein Fit Gber quadratische Funktionen
dient zur Festlegung der Steifigkeiten und Reibkoeffizienten. Die Krafte und Mo-

mente im Sattigungsbereich werden anschliel3end iterativ abgeschétzt.

Das in [93] beschriebene mathematische Modell dient zur Vorhersage von Reifen-
kraften, Schraglaufwinkel und Schraglaufwinkelsteifigkeit zur Verwendung in
Fahrassistenzsystemen. Das Modell besteht aus vier Einspurmodell- und Vier-
radmodell-Beobachtern. Als Reifenmodell wird ein vereinfachter linearer Ansatz
gewahlt, das instationare Verhalten wird Uber Relaxationslangen dargestellt. Die
Parametrierung, was der Reifenparameteridentifikation entspricht, erfolgt Gber
einen iterativen Abgleich zwischen Modell und Fahrversuch (Slalom und Kurven-
fahrt). Die Modellgite, die durch Bericksichtigung des Aufbauwankens und ein in
die Sattigung Ubergehendes Reifenmodell gesteigert werden konnte, beeinflusst

wesentlich die Qualitat der geschatzten Parameter.

In [94] und [95] wird die Parametrierung des in [53] vorgestellten MF-Swift-
Reifenmodells erlautert. Das Reifenmodell ist als ,Starrer-Ring-Modell* konzipiert,
dessen Ring mit der Nabe lUber Feder- und Dampferelemente longitudinal, vertikal
sowie um die Radquerachse verdrehbar verbunden ist. Im Latsch gibt es weitere
Elemente zur Abbildung von Biegung und Verformung. Die Identifikationsstrategie
bestent zum einen aus Experimenten zur Bestimmung von Reifen-
Inertialparametern. Mit einem Torsionspendel werden Torsionssteifigkeit und
Dampfung der Reifenstruktur ermittelt. Die Bestimmung von Langssteifigkeit und

Latschlange erfolgt mit einem Radmessanhanger. Zum anderen werden auf einem
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Trommelprifstand Schlagleistentberfahrten mit fixierter Felge durchgefihrt und
aus den wirksamen Kraften und Eigenfrequenzen die restlichen Parameter be-

stimmt.

Die Beschaffung der Parameter fur das stationare Magic-Formula-Reifenmodell
wird in [96] geschildert. Zun&chst erfolgt die Vermessung des Reifens mit dem
Messanhanger der TU Delft. Durch Variation von Radlast, Schraglauf, Bremskraft,
Sturz, Langsschlupf und Kombinationen daraus sind zahlreiche Messungen not-
wendig. Daran schliel3t sich eine Regression nach dem Prinzip der kleinsten Feh-
lerquadrate an. Die gesamte Prozedur ist aufwendig und erfordert viel Erfahrung.
Van Oosten [96] stellt fest, dass Messungen auf der Stral3e realistischer sind als
unter Laborbedingungen. Dafiur ist die Kontrollierbarkeit der Umwelteinflisse

schwieriger.

Alternativ ist die Parametrierung des MF-Reifenmodells auch nach Mastinu
et al. [97] modglich. Grundlage des Prozesses ist ein FEM-Algorithmus, der die
Karkassendeformation und Laufflachenflexibilititen zweidimensional nachbildet.
Die eigentliche Identifikation erfolgt dann tber zwei mdgliche Methoden. Bei der
Ersten sind nur vier Messungen unter reiner Seitenkraft bzw. reiner Langskraft
notwendig. Die zweite, komplexere Methode benétigt ein vollstdndiges Reifen-
kennfeld. Dazu wird das mathematische Modell der zu bestimmenden Grol3en (Fx,
Fy, Mz) in Abhangigkeit von Druckverteilung im Latsch, Schraglaufwinkel, Schlupf
und Sturzwinkel definiert. Das Minimum der Summen der Fehlerfunktionen zwi-

schen Modell und Versuch fiihrt dann zur Identifikation der gesuchten Parameter.

In der gleichen Einrichtung gelang es spéater ohne Prifstand, und zwar aus Fahr-
versuchen, die Koeffizienten fir die stationaren Seitenkraft-Schraglaufwinkel-
Kennlinien fir das MF-Reifenmodell zu ermitteln [98]. Ein Sportwagen, ausgestat-
tet mit optischen Geschwindigkeitssensoren und Kraftmessfelgen vollzog das
Fahrmanover ,Lenkwinkelsprung®. Grundlage fur die Parameteridentifikation ist ein
Fahrzeugmodell, das als Eingang lediglich Geschwindigkeit und Lenkwinkel ben6-
tigt. Als Korrekturhilfen gehen ferner Schwimmwinkel und Gierrate mit ein. Die
Radlasten und Schraglaufwinkel werden im Modell geschatzt. Ergebnis sind Rei-

fenseitenkrafte, die mit einem erweiterten Kalman-Filter identifiziert werden. Mes-
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sungen auf der Stral3e bieten den Vorteil, dass fur das MF-Reifenmodell keine
Skalierungsfaktoren bendtigt werden, um Prifstandsdaten auf StralRenwerte an-
zupassen. Die Einfihrung dieser Skalierungsfaktoren ist in [99] beschrieben. Ur-
sache fir die Diskrepanz sind unterschiedliche Oberflachen auf Prifstand und
Stral3e, wobei die Stral3en selbst sehr verschieden sein kénnen. Zur Korrektur der
Oberflache wird das MF-Reifenmodell um zwei Koeffizienten erweitert, die tber
eine Reifenmesseinrichtung bzw. iterativ aus Fahrversuchen ermittelt werden
kénnen. Weitere Belege fur den Einfluss der Oberflachen auf Prifstdnden auf das

Messergebnis sind in [99-102] zu finden.

Moderne Versionen des Pacejka-Reifenmodells, wie MF tyre, sind deutlich kom-
plexer [103]. Sie weisen insgesamt 26 Skalierungsfaktoren auf, um neben der
bereits erwahnten Stral3enrauigkeit zusatzlich Wetterbedingungen und Federei-
genschaften beriicksichtigen zu kdnnen. Der Messaufwand wird dadurch so grof3,
dass an anderer Stelle Ansatze entwickelt wurden, diesen ohne relevanten Quali-

tatsverlust wieder zu reduzieren [104].

Ein anderer Ansatz zur Bestimmung der Koeffizienten fiir das Magic-Formula-
Reifenmodell wird in [105] aufgezeigt, der eine Weiterentwicklung von [106] dar-
stellt. Die Parameteridentifikation erfolgt mit einem co-evolutionaren Algorithmus.
Dieser soll dem Standardalgorithmus zur Bestimmung der Koeffizienten des MF-
Reifenmodells (Vertrieb durch TNO) Uberlegen sein. Klassische Optimierungsalgo-
rithmen suchen Extrema durch iteratives Abtasten des Parameterraumes. Dies
kann allerdings dazu fuhren, dass die Algorithmen nur lokale Extrema finden und
die Suche dann beenden. AufRerdem hangen das Konvergenzverhalten vom
Startwert und die Losungsgeschwindigkeit vom Optimierungsproblem ab. Evoluti-
onare Algorithmen umgehen diese Problematik. Sie sind in der Lage, das globale
Optimum zu finden. Wie der Name schon vermuten lasst, orientieren sich die
Algorithmen am biologischen Evolutionsprinzip. Uber Mutation und Selektion wer-
den immer wieder zufallig neue Parameterséatze erzeugt, von denen diejenigen,
die die beste LOsung bieten, ,uberleben* [107]. Der co-evolutionére Algorithmus
beinhaltet zwei Phasen. In der ersten Phase werden die Reifenparameter aus
tatsachlichen Testdaten abgeschatzt. In der zweiten Phase generiert der evolutio-

nare Algorithmus dann mdglichst verschiedene zu den bisherigen Reifenparame-
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tern. Allerdings ben6tigt auch dieser Algorithmus jeweils mindestens sechs Mess-
punkte bei jeder Radlast fur die Kurven reine Langskraft-Schlupf, reine Seitenkraft-

Schréaglaufwinkel und Ruickstellmoment-Schraglaufwinkel.

Die Parametrierung der CDTire-Serie erfolgt Gber eine eigene Software. Der Rei-
fen wird zunachst auf einem AuRRentrommelprifstand mit statischen, stationaren
und instationdren (Schlagleistentests) Versuchslaufen vermessen. Dabei werden
Radlast, Geschwindigkeit und Luftdruck variiert. In der Simulation werden diese
Versuche anschlieRend nachgefahren und die Parameter Uber eine komplexe,
computergestiutzte Prozedur iteriert [108].

Eine weitere Methode zur Identifikation der Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie
von Pkw durch Fahrversuche wurde an der TU Graz durchgefuhrt. Kerschbaumer
berichtet Gber zwei unterschiedliche Methoden [109]. Die Erste erfolgt mit einem
Messtechnikkonzept, ahnlich dem in dieser Arbeit vorgestellten. Ein Rennfahrzeug
(Formula Student), ausgestattet mit Kraftmessfelgen, vollzieht stationare Kreis-
fahrten. Die aufwendige Achsgeometrie macht es notwendig, die Krafte und Ge-
schwindigkeiten bei Lenkbewegungen in den Radaufstandspunkt zu transformie-
ren. Zur Ermittlung der Kennlinie wurden Radlast, Langskraft und Schraglaufwin-
kel aufgezeichnet. Auch die Dynamik fand in Form der Begrenzung der Gradien-
ten Berucksichtigung. Durch die Betrachtung eines Schlupfvektors in longitudinaler
und lateraler Richtung und Gewichtung beider Richtungen anhand eines Poly-
noms konnten auch Messpunkte mit Uberlagerter Langskraft zur Erstellung der
Kennlinie herangezogen werden. Die Ergebnisse wurden mit Prifstandsmessun-
gen verglichen. Abweichungen zwischen beiden Kurven wurden durch das unter-
schiedliche Grip-Niveau von Stral3e und Prufstand begriindet. Die zweite Methode
orientiert sich an der Arbeit von Kollreider [110]. Nach dieser Methode ist die Ver-
wendung von Kraftmessfelgen nicht notwendig, daflir werden detaillierte Fahr-
zeugmodelle bendtigt. Eine genauere Beschreibung der Methode findet sich in

Kap. 3.3.1. Das verwendete Reifenmodell war TMEasy [50].

Die Betrachtung aller Teilaspekte lasst zusammenfassend eine Dreiteilung aller

Reifenmodelle in Bezug auf die Parametrierung fir sinnvoll erscheinen.
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Mathematische Modelle:

* Messung von Reifenkennlinien auf dem zu simulierenden Untergrund
* Anpassung der Messungen in vorgegebene Funktionen, meist Uber Opti-
mierungsalgorithmen, die in der Software des Reifenmodellanbieters im-

plementiert sind
Physikalische oder teilphysikalische Reifenmodelle:

» Prufstandsversuche, direkte Vermessung des Reifens
e oder indirekte Parameterableitung aus Versuchen
» oder Berechnung: Versuche werden simuliert, mit Messungen verglichen

und Parameter daraus identifiziert
FEM-Modelle:

* Hinterlegung von Geometrie aus CAD-Daten und Aufbau des Girtels
» Parametrierung Uber mechanische und thermische Materialeigenschaften,

wie Steifigkeit, Dampfung, Reibbeiwert, Warmebestandigkeit

Beim Hohenheimer Reifenmodell handelt es sich um ein teilphysikalisches Rei-
fenmodell, d. h. Teile sind nach den Gesetzmaliigkeiten mathematischer Modelle
zu parametrieren und andere Teile nach denen physikalischer Modelle. Eine ge-

nauere Beschreibung des Vorgangs ist Inhalt von Kapitel 3.

2.5 Mehrkdrpersimulation

Nach Popp/Schiehlen besteht ein Mehrkorpersystem aus einer endlichen Anzahl
von starren Korpern, die an diskreten Stellen durch masselose Elemente wie Fe-
dern und Dampfer sowie durch Lager untereinander oder mit der Umgebung ver-
bunden sind [111]. Jeder Einzelkérper besitzt sechs Freiheitsgrade, die jedoch
durch die Lager eingeschrankt werden konnen. Das Bewegungsverhalten lasst
sich durch lineare Bewegungsgleichungen in allgemeiner Form ausdriicken,
Gl. ().

M 3(t) + D B(t) +K 3(t) =q(t) (1)
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Dieses System gewohnlicher Differentialgleichungen zweiter Ordnung beinhaltet
die Massen-, Dampfungs- und Steifigkeitswirkungen in Matrix-Schreibweise

M, D,K sowie die Erregerkréfte q. Die grundsatzliche Abstraktion eines Acker-

schleppers in die mechanischen Schwingungsersatzmodelle fir Sitz, Vorderachs-
federung, Antriebsstrang, Frontlader, Anhanger und Anbaugerét ist bereits vor
Uber 40 Jahren vorgenommen worden [112-116]. Fortschritt bei Hard- und Soft-
ware ermdglichte in den darauffolgenden Jahren die numerische Berechnung
dieser Modelle. Jungerberg beispielsweise erstellte ein mathematisches Modell
eines ausschliel3lich reifengefederten Ackerschleppers mit Pendelachse [117].
Das Differentialgleichungssystem wurde in Fortran 77 programmiert und anschlie-
Bend von einem Adams-Solver integriert. Weitere Beispiele sind in
[18,118,119,120] zu finden. Der Durchbruch konnte jedoch erst Uber grafische
Benutzeroberflachen und die automatische Modellgenerierung erreicht werden.
Die bekanntesten MKS-Simulationsprogramme heutzutage sind Adams, Dads und
Simpack. Diese werden oft kombiniert mit CACSD-Programmen (Computer-aided
control system design) in der so genannten Co-Simulation. Der bekannteste Ver-
treter ist Matlab/Simulink. Dort kénnen grafisch oder codebasiert komplexe Teil-
funktionen beschrieben werden, die dann mit dem MKS-Programm kommuni-

zieren.

2.6 AS-Simulationsmodelle

Pickel hat die grundlegenden mathematischen Verfahren zur Modellbildung von
Mehrkdrpersystemen untersucht [121]. Mit Hilfe der Software Csmp (Continuous
System  Modelling Program) und Simpack wurden unterschiedliche
Schlepperkonzepte untersucht. Der Systemschlepper, mit mittig positionierter
Kabine und vier gleich groRen Reifen, ist in Bezug auf Fahrkomfort dem Stan-
dardackerschlepper, mit hinten positionierter Kabine und gré3eren Reifen an der
Hinterachse, tberlegen. Durch eine Kabinenfederung kann die Kabine zum einen
beruhigt werden, zum anderen wirkt sie als Schwingungstilger und ist damit be-
deutsam fir Fahrkomfort und Fahrsicherheit. Als erheblichen Vorteil der Simulati-
on sieht Pickel die Tatsache, dass einzelne Schwingungsphdnomene isoliert und

damit gezielt analysiert werden kdénnen.
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Sehr intensiv hat sich Kaplick mit der Verifikation und Bewertung fahrdynamischer
Ackerschlepper-Simulationsmodelle beschéftigt [122]. Die wichtigsten Aussagen

zur Mehrkdérpersimulation sind:

e dreidimensionale Darstellung gegentber mathematischen Modellen vorteil-
haft

» automatisches Aufstellen der DGLen

» perfekte Wiederholbarkeit gegentber dem Fahrversuch

* Masse und Tragheit sind prinzipiell gut aus CAD bestimmbar

* MKS bisher nicht in den Entwicklungsprozess eingebunden. Materialien
(besonders bei Zukaufteilen wie bspw. Motoren) nicht oder nur unvollstan-
dig hinterlegt, daher Bestimmung der relevanten Parameter schwierig

Die Simulationsergebnisse von Kaplick lieferten gute Ubereinstimmung in den
Eigenfrequenzen aller Komponenten. Unstimmigkeiten gab es bei Amplitude von
Beschleunigungseffektivwert und Leistungsdichtespektrum. Die Ursache fir die
Abweichungen zwischen Simulation und Messung sieht Kaplick im Abrollverhalten

der Reifen Uber Hindernisse.

Das Mehrkérpermodell eines MB-trac 1600, implementiert in Dads, diente Hoppe
zur Entwicklung eines vollgefederten Ackerschleppers [123,124]. Die hintere
Starrachse wurde um eine hydropneumatische Federung erweitert. Zuvor diente
die Simulation dem Vergleich verschiedener Losungsvarianten. Auf3erdem lieferte
sie Lastannahmen als Eingang in die FEM-Beanspruchungsanalyse. Von Sarami
[125] wurde dieses Mehrkérpermodell spater in Simulink implementiert und zur
Entwicklung und Auslegung einer semi-aktiven Hinterachsfederung genutzt. Fahr-
komfort und Fahrsicherheit konnten dadurch nochmals gesteigert werden. Dieses
System wurde anschlieRend von Hammes unter Verwendung von Co-Simulation

von Simpack und Simulink getestet [126].

An der Technischen Universitdt Darmstadt untersuchte Betzler die Langs- und
Querdynamik von ungefederten Fahrzeugen sowie die dynamischen Radlasten
und verglich diese mit gefederten Fahrzeugen [127]. Die daraus resultierenden

Versuchsergebnisse konnten mit einem mathematischen Fahrzeugmodell erfolg-
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reich abgeglichen werden. Die ebenfalls durchgefihrten Versuche zum Eigenlenk-
verhalten mit neuen und abgefrasten Reifen fuhr Wermann spéter mit einem er-
weiterten Modell in der Simulation nach [11]. Der Reifenzustand wirkt sich erheb-
lich auf das Eigenlenkverhalten des Fahrzeugs von untersteuernd bis Ubersteu-
ernd aus. Das Simulationsmodell konnte diese signifikanten Anderungen des
Fahrversuchs nicht wiedergeben. Ursache waren nicht ausreichende Reifendaten

und die fehlende vertikale Anregung durch Fahrbahnunebenheiten.

Ahmed und Goupillon erstellten in Dads ein AS-Simulationsmodell zur Vorhersage
des Fahrkomforts [91]. Das Modell war dazu mit Kabinen- und Sitzfederung aus-
gestattet. Die Reifenparameter wurden aus Fahrversuchen tber den ISO-5008

track/“smooth track" ermittelt.

Bohler [128] beschreibt detailliert den Aufbau des Mehrkérpermodells eines Kom-
pakt-Ackerschleppers mit neu entworfenen oder angepassten Modellierungsbau-
teilen wie hydropneumatisch gefederter Vorderachse, AS-Reifenmodell oder Motor
mit Alldrehzahlregler. Einige dieser Bauteile finden auch in dem in Kap. 5.1 vorge-
stellten Mehrkdrpermodell Verwendung. Zur Reifenparameteridentifikation wurden
teilweise die Prufstande der Universitdt Hohenheim, Kap. 4, genutzt. Um auch
Fahrten mit Anbau- und Anhangegerat simulieren zu kénnen, mussten die ent-
sprechenden Gerateschnittstellen ebenfalls modelliert werden. Vergleiche zwi-
schen Simulation und Versuch machten die hohe Modellgite deutlich. Das gleiche
Modell war Grundlage fiir eine spatere Untersuchung zu Wachstumsgesetzen bei

Ackerschleppern [129].

Lehtonen nutzte das Mehrkérpermodell eines Standardackerschleppers zur Ana-
lyse der Vibrationen, speziell der niederfrequenten mit groRen Amplituden
[130,131]. Kernpunkt der Untersuchungen war die Fragestellung, ob Vorderachs-,
Kabinen- und Sitzfederung die Hinterachsfederung kompensieren kénnen. Die
Federung der Vorderachse steigert den Komfort und verbessert die Fahrdynamik.
Eine Einzelradfederung vorn bietet nur Vorteile bei Kurvenfahrt, da die Pendelach-
se Rollbewegungen nicht entgegenwirkt. Der Vorteil der Reduktion der ungefeder-
ten Massen an der Vorderachse bei Einzelradfederung ist vom Fahrer kaum fest-

stellbar.
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Pickel [121] und Weigelt [120] stellten nur eine geringe Zunahme des Komforts bei
Verwendung einer gefederten Vorderachse fest, da der Fahrer Uber der ungefe-
derten Hinterachse sitzt und die Federung der Vorderachse lediglich eine Redukti-

on der Nick-, nicht aber der Hubschwingungen bewirkt.

Thomas nutzt ein AS-Mehrkorpermodell in Dads zur Wirksamkeit von Vorder-
achs-, Kabinen- und Sitzfederung auf den Fahrkomfort. Kern der Untersuchungen
ist hierbei eine passive Kabinenfederung, deren Federkennlinie Uber Vorspannung
und Dampfungsverhalten Uber Drosseln verdndert werden kdnnen. In der Simula-
tion stellt sich heraus, dass die Vorderachsfederung das entscheidende Element
zur Steigerung des Fahrkomforts ist [132]. Diese Erkenntnis steht im Widerspruch

zu den Aussagen der zuvor genannten Autoren.

Harnisch et al. [133] und Harnisch [134] beschreiben in ihrer Arbeit zwar kein AS-
Modell, dafur stellen sie die Besonderheiten von Off-Road-Modellen am Beispiel
eines mehrachsigen Lkw heraus [133,134]. Mit Hilfe eines neu entwickelten Fahr-
zeugmodells und eines um Bodenelastizitat, Multipass-Effekt und Querkraftauf-
nahme erweiterten Rad-Boden-Modells untersuchten Harnisch et al. [135] An-
triebskonzeptvariationen bzgl. Achsanzahl, Achssperrung, Lenkung sowie elektro-
nischen Regelsystemen. Die schlechte Reproduzierbarkeit von Versuchen auf

nachgiebigem Boden verhinderte jedoch die Validierung der Gesamtsimulation.

Abseits der reinen Fahrdynamik- und Fahrkomfort-Simulation gibt Ki [136] Beispie-
le fur Anwendungen der Mehrkdorpersimulation. Unter Verwendung verschiedener
Softwarepakete wurden Anhangerfahrten, Offroad-Anwendungen mit Rad und

Raupe, praktische Szenarien und Lastkollektive fur Festigkeitsanalysen simuliert.

Previati et al. [137] stellen zwei AS-Mehrkdrpermodelle vor, ein einfaches codeba-
siertes (Fortran) Modell und ein komplexeres (Adams/Car). In beiden Modellen
sind Motor, Getriebe und Federung mathematisch beschrieben. Die Validierung
auf der Stral3e, auf losem Untergrund und bei sinusférmigen Hindernistuiberfahrten

lieferten gute Ergebnisse.
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Zusammenfassend lasst sich festhalten, dass dreidimensionale Mehrkdrpermodel-
le dem Stand der Technik entsprechen. Die Modellierung spezieller Bauteile l&sst
sich sehr gut in Simulink mit Hilfe der Co-Simulation an die Mehrkorpersimulati-
onssoftware koppeln. Die auftretenden Abweichungen sind héufig in einer unzu-

reichenden Reifenmodellierung begrtindet.
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3 VERSUCHSBESCHREIBUNG

Grundlage aller Versuche zur Bestimmung der Reifenkennwerte ist das Versuchs-
fahrzeug. Ein messtechnisch ausgestatteter moderner Grol3traktor vollzieht ver-
schiedene Fahrmanover, aus denen sich in der anschlieRenden Analyse die Rei-
fenkennwerte ermitteln lassen. Das gesamte Verfahren soll moglichst praxisnah
sein. Dies bedeutet, dass die Messtechnik weitgehend dem handelsiblichen
Standard entsprechen soll und die Methoden einfach und auch auf Werksgelan-

den reproduzierbar sein sollen.

3.1 Versuchsfahrzeug

Mit dem Fendt 936 steht im Rahmen der Versuche einer der modernsten, grofdten
und schnellsten Standardackerschlepper zur Verfigung. Die wichtigsten techni-
schen Daten sind in Tabelle 1 zusammengefasst. Das Fahrzeug verfligt Gber eine
hydropneumatisch gefederte Einzelradaufhangung vorn und Starrachse hinten.
Die Kabine ist Uber drei Elemente luftgefedert, eines befindet sich vorn zentral, die
beiden anderen hinten jeweils Gber einem Achstrichter. Ein Koppellenker und ein

Panhardstab geben die Bewegungsmaoglichkeiten der Kabine vor.

Tabelle 1: Technische Daten des Versuchsfahrzeugs

Modellbezeichnung Fendt 936
Nennleistung nach ECE R24 243 kW
Hochstgeschwindigkeit 60 km/h
Gesamtlange 5655 mm
Gesamtbreite 2750 mm
Gesamthohe 3322 mm
Radstand 3050 mm
Spurweite vorn 2100 mm
Spurweite hinten 2050 mm
Leermasse 10360 kg
Zul. Gesamtmasse 18000 kg
Bereifung vorn 650/65 R34
Bereifung hinten 710/75 R42
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Alle weiteren Betrachtungen orientieren sich an der in Bild 6 dargestellten
Konvention (korrelierend mit DIN ISO 8855 oder DIN 70000) fur
Koordinatensystem und Freiheitsgrade des Gesamtfahrzeugs. Die Sub-

Koordinatensysteme an jedem Rad haben die gleiche Orientierung.
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Bild 6 : Koordinatensystem und Freiheitsgrade am Versuchsfahrzeug
3.2 Messtechnische Ausstattung

Alle fur die Versuche relevanten Messgrof3en sind in Tabelle 2 aufgelistet. Daran
schlie3t sich eine nahere Erlauterung zu den einzelnen Sensoren und deren Ge-
nauigkeit an. Eine einfache Genauigkeitsangabe ware fir das komplexe Messrad
unzureichend. In Kap. 3.3.2 sind die wichtigsten, zu Messfehlern fihrenden Effek-

te beschrieben.

Correvit Geschwindigkeitssensor

Der optische Geschwindigkeitssensor dient der Erfassung von Langs- und Quer-
geschwindigkeiten der Rader im Aufstandspunkt. Am vorgestellten Versuchsfahr-
zeug kann er sowohl am linken Vorderrad als auch mittig unter der Hinterachse
montiert werden. Die Montage unter der Hinterachse ermdéglicht die Messung des
Schwimmwinkels B. Da die Hinterrader starr mit dem Rumpf verbunden sind, ist

dieses Signal gleichzeitig der Schraglaufwinkel a der Hinterrader.
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Tabelle 2 : Verwendete Messgréf3en und zugehorige Sensoren
Ein- . Genau-
Messgrolie Sensor _ Messbereich o
heit igkeit
Longitudinale Corrsys Datron _
o ) m/s | 0,5 bis 400 km/h | +-0,1 %
Geschwindigkeit vx Correvit S-400
Laterale Corrsys Datron )
S _ m/s | 0,5 bis 400 km/h | +-0,1 %
Geschwindigkeit vy Correvit S-400
) Corrsys Datron _
Schraglaufwinkel a _ ° -90 bis 90° +-0,1°
Correvit S-400
) _ Corrsys Datron .
Schwimmwinkel B _ ° -90 bis 90° +-0,1°
Correvit S-400
-220 bis 220 kN
Radkréfte Fx, Fy, Fz Kistler S6XT N -100 bis 100 kN -
-220 bis 220 kN
>-40 bis 40 KNm
Radmomente
Kistler S6XT Nm | >-60 bis 60 kNm -
Mx, My, Mz ,
>-40 bis 40 kKNm
Radwinkel und Win-
kelgeschwindigkeit Kistler S6XT °, °ls 0 bis 360°, — -
¢ w
Translatorische Be-
) Systron Donner
schleunigungen ) m/s? +-30 +-5%
Motion Pak Il
ax, ay, az
Systron Donner
Drehraten wx, wy, wz _ °ls +-75 °/s +-6 %
Motion Pak Il
. Leitplastikpoten-
Lenkwinkel & _ ° - -
tiometer
) ) Corrsys-Datron 0,125 bis
Reifeneinfederung d m +-0,2 %
HF-500C 0,625 m

Der translatorischen Bewegung ist bei Kurvenfahrt eine Gierbewegung tberlagert

und da sich der Geschwindigkeitssensor nicht im Aufstandspunkt des Rades be-

findet, ist eine Korrektur des gemessenen Signals notwendig. Durch Rollen und
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Nicken entstehen weitere Verfalschungen. Mit Hilfe der Drehraten, die eine
Inertialplattform aufnimmt, kénnen diese Uberlagerungen jedoch herausgerechnet
werden. Der Geschwindigkeitssensor erfasst die Summe aus translatorischen und
rotatorischen Geschwindigkeiten, Gl. (2).

\78ensor = ﬁtransl +\7rot (2)
Die rotatorischen Geschwindigkeiten ergeben sich aus dem Vektorprodukt von

Drehraten und Ortsvektor zwischen Mess- und Bezugspunkt, Gl. (3).

a)x r1
v rot = @ X r2
wz r3 (3)

Fur die longitudinale und laterale Geschwindigkeit des Hinterrades bleiben dann
Gl. (4) und GI. (5).

VX,h :VSensor,X _r3 |3")7/ +r2 |]:‘)Z (4)
Vyh =Vsensory 11 m’z 1, D(/Jg( (5)

Schréaglaufwinkel und Schwimmwinkel lassen sich aus dem Tangens von Quer- zu

Langsgeschwindigkeit ermitteln.

Der Schraglaufwinkel des Vorderrades wird auf die gleiche Weise bestimmt. Der
Sensor ist dazu am Radtrager befestigt. In dieser Konfiguration kann sich das Rad
allerdings um die Hochachse unabhangig zum Fahrzeugrumpf bewegen. Die Glei-
chungen zur Korrektur von Langs- und Quergeschwindigkeit missen daher um die

Lenkgeschwindigkeit erweitert werden, Gl. (6) und Gl. (7).
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do
VX,h :VSensor,X _r3 Dﬁ%{ +r2 Eﬂwz +E) (6)

do
= - +—)+r, L
VY,h VSensor Y I’l mwz dt ) r3 X (7)

In einigen Messungen standen zwei Geschwindigkeitssensoren zur Verfigung, so
dass beide Schraglaufwinkel gleichzeitig erfasst werden konnten. Alternativ kdn-
nen mit einem Geschwindigkeitssensor beide Schraglaufwinkel durch Messung
des einen und Berechnung des anderen erfasst werden. Nahere Angaben zum

Sensor zeigt Tabelle 2.

Inertialplattform

Die Inertialplattform ist eine robuste Einheit, die nach Herstellerangaben mdglichst
im Fahrzeugschwerpunkt verbaut werden soll. Auf diese Weise kann der Einfluss
von Elastizitdten des untersuchten Korpers eliminiert werden. Im Falle des Ver-
suchsfahrzeugs musste der Sensor im Rumpf verbaut werden. Der Rumpf eines
Ackerschleppers kann jedoch als starr angesehen werden, somit ist die Winkelge-
schwindigkeit an jedem Punkt gleich. Der Sensor befindet sich vom Schwerpunkt
aus betrachtet direkt unter dem Rumpf. Die Plattform besteht aus drei axialen und

drei Drehratensensoren auf MEMS-Basis.

Kraftmessfelgen

Die linke Seite des Ackerschleppers ist mit Kraftmessfelgen versehen, die in die-
ser Dimension erstmalig eingesetzt wurden. Kraftmessfelgen sind mit hohen Kos-
ten verbunden und daher kein Standardwerkzeug in der Fahrdynamikanalyse. Ein
breites Anwendungsspektrum sowie eine intelligente Konstruktion kdnnen eine
Anschaffung dennoch rechtfertigen. Vornehmlich dienen sie der Aufnahme von
Betriebslasten, was im Rahmen dieses Projektes auch intensiv erfolgte, aber nicht
naher behandelt wird. An dieser Stelle auf die Literatur verwiesen [138]. Vielmehr
beschreibt diese Arbeit alternative Anwendungen, wie die Reifenparameteridentifi-
kation, die Bestimmung von Abrollradien oder Aussagen uber Verspannungen im
Antriebsstrang.
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Im Gegensatz zu Kraftmessfelgen von Forschungseinrichtungen ist dieses indust-
rielle System modular aufgebaut, Bild 7 [139-142]. Grundlage ist ein Standardfel-
genring (1), in den ein Flansch (2) eingeschweil3t wird. Durch freies Positionieren
des Flansches bleibt die originale Einpresstiefe beibehalten. Sechs Kraftmessdo-
sen (5) sind auf dem Umfang verteilt und zwischen zwei Tragerplatten (3 und 4)
montiert. Diese werden wiederum in den Felgenring geschraubt. Samtliche Krafte
flieBen damit vom Reifen Uber die Kraftmessdosen in die Nabe. In den Kraftmess-
dosen befinden sich Dehnungsmessstreifen. Drei Vollbriicken erfassen die Ver-
formungen in den drei Hauptrichtungen. Die Ausgangssignale werden innerhalb
der Kraftmessdose digitalisiert und an die Nabenelektronik (7) Ubergeben. Die

Weiterleitung an die zentrale Messdatenerfassung erfolgt tber die Telemetrie (8).

@
e
L]
®
. e
T

Bild 7 : 23x34" Kistler Messfelge S6XT

Neben der Modularitat weist dieses Messsystem noch weitere Vorteile gegeniber

existierenden Systemen auf:

* Kompaktheit

» Madoglichkeit Zwillingsreifen und Radgewichte zu montieren

» Erfassung aller Krafte und Momente

» Technische Betreuung durch ein Unternehmen

* Annadhernde Beibehaltung von Geometrie und Massen im Vergleich zur
Originalfelge [141]

* Ausgereifte Technik
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Lenkwinkelsensor

Beim Lenkwinkelsensor handelt es sich um ein Leitplastikpotentiometer, das den
Weg des Lenkzylinders aufzeichnet. Das Fahrzeug verfligt nicht Gber ein Lenktra-
pez, sondern Uber ein Lenkviereck. Anders als bei der Auslegung nach Acker-
mann liefert eine Kalibriergerade ausreichende Genauigkeit auch bei grof3en
Lenkwinkeln, Bild 8 .
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B Gemessene Punkte .
Kalibriergerade
-40 ‘ ‘
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Bild 8 : Kalibriergerade des Lenkwinkelsensors

Reifeneinfederung
Der Radtrager vorne links verflgt Uber einen Laser-Distanzsensor, der den Ab-
stand zum Boden misst. Gemeinsam mit dem Signal der Kraftmessfelge kann ein

Zusammenhang zwischen Einfederung und vertikaler Reifenkraft ermittelt werden.

Eine Ubersicht Uiber die Position der einzelnen Sensoren ist in Bild 9 zu finden.
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Lenkwinkelsensor Inertialplattform
|
“!r"‘l GE
Geschwindigkeits-
I |~ sensor
I
| E, = GE

Geschwindigkeits- ™. //
und Distanzsensor Kraftmessfelgen

Bild 9 : Verteilung der Sensoren am Fahrzeug

Messdatenaufzeichnung und -analyse

Bild 10 zeigt das Blockschaltbild der gesamten Messkette. Samtliche Messsignale
werden im Datenlogger Personal Dag 3000 von IOtech digitalisiert und anschlie-
Rend mit der Software Dasylab von Measx in *.asc-Dateien gespeichert. Die Ab-
tastfrequenz kann nicht hoher als 200 Hz gewahlt werden, da der Datenlogger bei
Verwendung der oben erwahnten Messsoftware eine Uberabtastung

(Oversampling) verlangt.

Die Messdatenaufbereitung und -analyse erfolgt in Matlab. Aus der inertialen
Messeinheit gehen drei axiale Beschleunigungen und drei Drehraten hervor, die
allerdings driften. Diese Drift kann einerseits durch Abgleich kurz vor Durchfih-
rung der Messung erfolgen, andererseits ebenso im Nachhinein. In diesem Fall
wird der Mittelwert der ersten sechs Sekunden berechnet und die Abweichung
danach um diesen Wert korrigiert. Voraussetzung dafur ist, dass das Fahrzeug in

den ersten sechs Sekunden wahrend der Messung moglichst steht.
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Bild 10 : Blockschaltbild der Messkette

Anschliel3end durchlaufen alle Kanéle eine Tiefpassfilterung. Grundlage ist der
digitale Tschebyscheff-Filter vom Typ Il, der gegeniber dem Filter vom Typ | die
Welligkeit im Sperrbereich und nicht im Durchlassbereich besitzt. Die Restwellig-
keit im Sperrbereich wird um 50 dB abgeschwacht, die Ordnung des Filters ist
zwei und die Eckfrequenz liegt bei 8 Hz. In einem weiteren Schritt erfolgt die Kom-

pensation der entstandenen Phasenverschiebung.

Ebenfalls wichtig ist die Korrektur der vertikalen Reifenkraft. Die mit den Kraft-
messfelgen gemessene Kraft ist nicht die Radlast. Hierzu miissen zum erfassten
Signal die Halfte des Gewichts der Messdosen und die Gewichte von Felgenring,
aulRerer Tragerplatte, Schrauben und Reifen addiert werden, vgl. Bild 7. Diese
Anpassung bertcksichtigt keine dynamischen Effekte. Bei kleinen Beschleunigun-
gen ist der dadurch entstehende Fehler tolerierbar, bei gréReren Beschleunigun-
gen erfolgt eine gesonderte Betrachtung. Die Unterschiede zwischen Reifen- und

Nabenkraft sind in Kap. 4.2 n&her beschrieben.
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3.3 Fahrmandver und Messmethoden

In Kapitel 2.3 wurden die fir das Hohenheimer Reifenmodell benétigten Parame-
ter bereits vorgestellt. Anders als fur die Modellierung ist fir die Parameterermitt-
lung eine Systematisierung nach der Beschaffungsart sinnvoll, Bild 11 . Hieraus
ergeben sich analog vier Felder. Einige Werte kdnnen aus der Geometrie des
Reifens leicht gemessen oder aus Literaturangaben Ubernommen werden. Andere
werden an den Prifstanden in Versuchen ermittelt. Sofern dies nicht gelingt, be-
steht die Mdglichkeit, Parameter aus einem Abgleich zwischen Messung und Si-

mulation zu iterieren oder zu schatzen.

Geometrie oder Literatur | | Messung Iteration Schatzung
Felgenradius F,-o Beziehung G, Cix t5, G
konstruktiver Reifenradius | | F,-a Beziehung Gy Civ s Gy
Abrollradius Cin Cizi iz Coorer Tors
Rollwiderstandsbeiwert Reifenunrundheit

Vv VAR VY,

Hohenheimer Reifenmodell

Bild 11 : Systematisierung der Parameter fur das Hohenheimer Reifenmodell nach
der Art ihrer Beschaffung

Ziel dieser Arbeit ist die alternative Bestimmung der bisher aus Priufstandsmes-
sungen ermittelten ReifenkenngroRen (zweites Feld von links in Bild 11) durch
Versuchsfahrten. Wegen der Einfachheit der ldentifikation von Rollradius und
Rollwiderstandsbeiwert werden diese ebenfalls experimentell erfasst. Speziell bei
groB3volumigen, langsam rollenden Reifen hat die Unrundheit einen erheblichen
Einfluss auf das vertikale Reifenverhalten. Die Ermittlung der geometrischen Un-
rundheit erfolgt ebenfalls am Fahrzeug und damit ohne Prifstand, jedoch mit zu-
satzlicher Messtechnik. Die beiden Parameterfelder Iteration und Schatzung wer-
den nicht behandelt. Diese Werte sind bereits am Prifstand schwer zu bestim-
men. Das Versuchsfahrzeug verflugt iber deutlich mehr Freiheitsgrade und erhoht
die Unscharfen eines iterativen Abgleichs zusatzlich. Simulationslaufe mit dem

Mehrkdrpermodell des Versuchsfahrzeugs haben gezeigt, dass longitudinale,
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laterale und Torsionssteifigkeits- und Dampfungsvariation sich nur sehr gering auf
das Simulationsergebnis auswirken. Die Verwendung von geschatzten Werten
fuhrt damit zu einer deutlichen Verkirzung des Parametrierungsprozesses bei

anndhernd gleichbleibender Qualitat.

Anders als bei Ferhadbegovi¢ dargestellt [61], wird die Vertikalkraft nicht nach der

von Plesser aufgestellten GI. (8) beschrieben.

F,(t) =c, 0,0)= +d, 0% o)

v(t)%z dt (8)

Der Exponentialterm fur die Dampfung kann durch eine von Rechnern leicht aus-
zulesende Wertetabelle ersetzt werden. Der urspringliche von Langenbeck ge-

wahlte Ansatz ist damit ausreichend, GlI. (9).

F, (1) =cy, 0, ()% +d, (v) EX 0, (1)
dt (9)

Hierdurch kdnnen die bei den einzelnen Geschwindigkeiten ermittelten Dampf-
ungswerte direkt in die Wertetabelle eingetragen werden. Dieser Ansatz ist ein-

facher, schneller und genauer.
3.3.1 Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie

Bei der hier vorgestellten Methode zur Erfassung der stationdren Seitenkraft-
Schraglaufwinkel-Kennlinie handelt es sich um eine rein messtechnische Metho-
de. Dies bedeutet, dass die lateralen Reifenkennwerte eines messtechnisch aus-
gestatteten Fahrzeugs ohne Kenntnis seiner Geometrie, Massen und Massen-
trAgheitsmomente ermittelbar sind. Gerade die Massentradgheitsmomente sind bei
landwirtschaftlichen Fahrzeugen oft nicht bekannt und auch nur mit hohem Auf-

wand bestimmbar, vgl. Kap. 5.2.1.

Die von Kollreider vorgestellte Methode bedarf keiner Kraftmessfelgen [110].

Allerdings bendtigt Kollreider ein Einspurmodell des Fahrzeugs zur Berechnung
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der Seitenkrafte einer Achse. Dazu ist es notwendig, die longitudinalen und
lateralen Reifenparameter auf Schraglaufwinkelsteifigkeit cy und Schlupfsteifigkeit
Cx zu linearisieren. Ein zuséatzliches Zweispurmodell dient zur Berechnung aller
vier Radaufstandskrafte. Vereinfachend wird das Fahrzeug als symmetrisch und
steif angesehen. Die Aufteilung der Seitenkraft einer Achse auf die beiden Rader
erfolgt entsprechend der Radlasten durch lineare Interpolation. Diese
Vorgehensweise kann das radlastdegressive Verhalten der Seitenkraft nicht
berticksichtigen. Dennoch konnten mit dieser Methode beeindruckende

Ergebnisse erzielt werden.

Ein weiterer Unterschied zu Personenkraftwagen sind die hohen Radlastvariatio-
nen durch Anbaumaoglichkeiten an Front- und Heckkraftheber oder der Einsatz von
Felgengewichten. Allein die Tankfullung bedeutet einen Massenunterschied von
ca. 550 kg. Die Moglichkeit Gewichte an Front- und Heckkraftheber anzubringen
wird ausgenutzt, um unterschiedliche Radlasten zu realisieren und so den Einfluss
der Radlast auf die Seitenkraftibertragung mit zu beriicksichtigen. Somit ist es

zusatzlich moglich, mehrere Schraglaufwinkel bei einer Radlast zu realisieren.

Fur die Messfahrten ist kein spezielles Prozedere notwendig. Um grof3e Schrag-
laufwinkel messen zu kénnen, muss das Fahrzeug in entsprechende Situationen
gebracht werden. Zusatzlich sind mdglichst stationare Zustande anzustreben, da
das Gesamtfahrzeug aus mehreren gekoppelten Einzelkérpern besteht und deren
dynamische Anregung die Messung in der Nabe beeinflussen kann, vgl.
Kap. 3.3.5. Die beste Mdglichkeit grof3e Schraglaufwinkel unter stationdren Bedin-
gungen zu erzeugen, ist die stationare Kreisfahrt. Wegen der groRen Mafl3e des
Fahrzeugs waren diese Mandver weder in der Umgebung des Institutsgelandes,
noch bei der Agco GmbH moglich. Selbst bei Goodyear in Colmar-Berg sind Kreis-
fahrten auf der Versuchsstrecke nicht erlaubt, da Fahrzeuge nur in eine Richtung
bewegt werden durfen. Slalomfahrten hingegen erfillen alle Richtlinien und er-

maoglichen dennoch ausreichend hohe Querbeschleunigungen.

Die Messfahrten erfolgten mit verschiedenen Ballastierungen und Luftdriicken.
Das Anbringen von Gewichten an Front- und Heckkraftheber ergab folgende stati-

onare Radlasten, Tabelle 3.
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Tabelle 3: Ballastierungen und Radlasten der linken Fahrzeugseite

. . I:Z LF Fz LR
Ballastierung vorn/hinten
[kN] [KN]
leer / leer 22,6 28,2
2,5t/ leer 42 21,6
leer /2,3t 16,6 45
leer/ 4t 12 60
251t/2,3t 37,5 38,3

Die Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie ist von der Fahrgeschwindigkeit unab-
hangig. Die Einhaltung einer bestimmten Geschwindigkeit ist daher nicht zu be-
achten. Der Fokus liegt vielmehr darauf, mdglichst viele Schraglaufwinkel abzude-
cken. Am besten eignen sich dazu unterschiedliche Fahrgeschwindigkeiten und
Einlenkgeschwindigkeiten. Der gesamte Geschwindigkeitsbereich lag zwischen 0
und 53 km/h. Hierbei erreichte das Fahrzeug seine fahrdynamischen Grenzen, zu
erkennen an sehr geringen Radlasten des kurveninneren Hinterrades. Eine Erho-
hung der Fahrgeschwindigkeit, eine Steigerung der Lenkgeschwindigkeit oder eine

Verkleinerung des Kurvenradius hatten zum Umsturz des Fahrzeugs gefihrt.

Die Parametrierung eines Reifens fur das Hohenheimer Reifenmodell gilt stets fur
einen Untergrund und einen Luftdruck. Im Rahmen dieser Untersuchungen erfolg-
ten alle Versuche auf trockenem Asphalt. Die Auswertung einer Messreihe nach

Seitenkraft und Schraglaufwinkel ist in Bild 12 dargestellt.

Es ist ein stetiger Verlauf zu erkennen. Jedoch ist die Punktewolke unsymmet-
risch. In Rechtskurven wird ein negativer Schraglaufwinkel aufgezeichnet. Die
Radlast nimmt mit VergréRerung des Schraglaufwinkels zu. In Linkskurven tritt
entsprechend ein positiver Schraglaufwinkel auf und die Radlast nimmt ab. Das
bedeutet, dass sich die Punktewolke nicht einer Radlast zuordnen lasst und daher
nicht mit den bekannten Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinien verwechselt
werden darf. Die Kraftmessrader erfassen jedoch zuséatzlich auch die Radlast zu
jedem Zeitpunkt. Damit lassen sich jedem Messpunkt die Informationen Radlast,

Seitenkraft und Schraglaufwinkel zuordnen.
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Bild 12 : Seitenkraft Gber Schraglaufwinkel einer Messreihe bei dynamisch

veranderlicher Radlast

Die Untersuchungen von Barrelmeyer [142-145] und Schlotter [40,41,146-148]
haben gezeigt, dass die Sortierung dieser Messpunkte nach der Radlast allein
nicht ausreicht, um die stationare Seitenkraft-Schraglaufwinkelcharakteristik zu
ermitteln. Barrelmeyer untersuchte die Kréafte an gelenkten und angetriebenen
Ackerschlepperradern. Die instationare Schraglaufwinkelanderung fihrt zu einer
Verzdgerung des Seitenkraftaufbaus. Der Effekt wird verstarkt durch die Vergro-
Berung der Schraglaufwinkelgeschwindigkeit und reduziert durch die Erhdéhung

der Fahrgeschwindigkeit.

In Bild 13 sind Versuchsergebnisse von Barrelmeyer [143], ermittelt mit der Ein-
zelradmesseinrichtung, dargestellt. Je nach Kombination von Fahr- und Schrag-
laufwinkelgeschwindigkeit kann die Abweichung von der mit Quadraten gekenn-
zeichneten stationdren Kennlinie betrachtlich werden. Daher ist die Beachtung der
Schréaglaufwinkelgeschwindigkeit auch fur die Auswertung der Versuche mit dem

Gesamtfahrzeug bedeutsam.



Versuchsbeschreibung 37
12 T
>~ (3(:1'/5
T 8- g-ﬁ —=5 Reifen 16.9 R34 TM 190
_E & p, =1,3 bar, F,=10 kN
i 7 Y=0", Asphalt
N e
‘2 s
/ Vi=1’2 km/h
0 |
12 T T
> a=1"/s a=1"/s
w kN[ 2:/5\/7,';3?_‘ B 2:/8%
T 8 4_/5 & =1 n 4./5
R &
% 5 /s e s
i
i 2 /] 0 6=0"/s / 0 6=0"/s
/ vi=4,2 km/h / v;=16,8 km/h
0 | |
12 / T / I
> &=1"/s a=1"/s
W kN 2-/5%&% — 2/s
£ o 4/ e | 4/s =1
o 8 8/s 8'/s
2 & 10°/s 10"/s
2 Yy 1 g
N
N/ S0/ 7 s
) v(=8,4 km/h 4 v(=23,6 km/h
0 5 10 15 200 5 10 15 20

Schraglaufwinkel o

Schraglaufwinkel o

Bild 13 : Einfluss der Fahr- und Schraglaufwinkelgeschwindigkeit auf den
Seitenkraftaufbau [143]

Durch Setzen der in Gl. (10) dargestellten Bedingung kdnnen Messpunkte mit zu

hoher Schraglaufwinkeldynamik herausgefiltert werden. Hierbei finden nur Mess-

punkte Bertcksichtigung, deren Betrag der Schraglaufwinkelgeschwindigkeit

3
—0a
dt

unterhalb des frei wahlbaren Grenzwertes L, liegt. Im Extremfall kann die Da-

a
dt

tenmenge auf Messpunkte mit quasistationarem Schraglauf reduziert werden.
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<L,
—a
dt

Ly
dt (10)
Einen ahnlichen Zusammenhang stellte Schlotter bzgl. Radlastschwankungen fest
[40,41,146]. Mit Hilfe der Einzelradmesseinrichtung, vgl. Kap. 4.2, wurde das
Messrad mit unterschiedlichen Frequenzen ent- und belastet und bei Beaufschla-

gung mit einem Schraglaufwinkel der Verlauf der Seitenkraft gemessen.

8 . :
Reifen 520/70 R34 ——F,= 5kN/s
kN| p, = 0,8 bar ——F,=10kN/s
v=5km/h; o = 5° —F,=20kN/s
w7 F Asphalt
=
o
x
c
o -
3 6 —
5
10,0 11,5 13,0 145 kN 16,0

Radlast Fz

Bild 14 : Einfluss der Radlastgeschwindigkeit auf die Seitenkraft bei konstantem
Schréaglaufwinkel [40]

Eine Erh6hung der Radlastgeschwindigkeit fihrt dazu, dass die Seitenkraft weni-
ger stark sinkt als bei niedrigen Radlastgeschwindigkeiten und zuséatzlich die Mi-
nima von Radlast und Seitenkraft zeitlich verschoben auftreten. Ahnlich wie zuvor
fur die Schraglaufwinkeldynamik kann auch die Radlastdynamik durch eine Bedin-

gung, Gl. (11), eingeschrankt werden. Der Grenzwert L, ist wiederum frei wahl-

R
dt ?

bar und beschrankt die auswertbare Datenmenge auf Messpunkte, deren Betrag

unterhalb des Grenzwertes L, liegt.

Fz

der Radlastgeschwindigkeit ‘% F,

dt
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<L,
“F
dt ©

(11)

d
—F
‘dt z

Ein dritter storender Effekt ist die Uberlagerung durch die Langskraft. Langskréfte
treten am angetriebenen Rad in Form von Trieb- und Bremskréaften, am gezoge-
nen Rad in Form von Rollwiderstandskraften, auf, vgl. Kap. 3.3.2 und Kap. 3.3.4.
Die Uberlagerung einer Langskraft fiihrt zur Reduzierung der Ubertragbaren Sei-
tenkraft, bekannt aus dem Kamm’schen Kreis. Selbst bei Messungen der Seiten-
kraft mit Einzelradmesseinrichtungen kommt es durch den Rollwiderstand des
Reifens zu geringen Langskraften. Der Kamm’sche Kreis ist trotz seines Namens
eher eine Ellipse, deren flache Seiten im Bereich kleiner Langskréfte liegen. Daher
beeinflussen diese die Ubertragung der Seitenkraft kaum. Bei der Vermessung
des angetriebenen Rades am Fahrzeug kann es jedoch zu erheblichen Langskraf-
ten kommen. Dieser Effekt kann prinzipiell durch eine ,weiche* Fahrweise, also
wenig Beschleunigungen, klein gehalten werden. Dennoch kénnen gréfRere
Langskrafte, bspw. durch Bremseingriffe, auftreten und die Ubertragbaren Seiten-
krafte beeinflussen. In der Versuchsauswertung muss daher der Betrag der tber-

lagerten Langskraft ‘FXSUPEVJ auf einen zulassigen Hochstwert LFxSuperp begrenzt

werden. Dies geschieht durch die in GI. (12) dargestellte Bedingung.

‘FXSuper;L = LFstperp (12)
Reifenkennfelder wie das in Bild 15 zeigen neben der Ellipsenform zusatzlich eine
Asymmetrie, die in ahnlicher Art auch in anderen Arbeiten zu finden ist [47,145].
Das Maximum der Seitenkraft befindet sich bei leicht negativer Triebkraft. Als
Grund werden in [143] Unterschiede im Kontaktflachenbereich zwischen Reifen
und Boden genannt. Im Bremsbereich wird die Ubertragbare Seitenkraft durch eine
zusatzliche Langskraft in geringerem Mal3e reduziert als im Triebbereich, da die
Kontaktflache bei negativem Schlupf groR3er ist. Nach Bild 15 ist sogar eine Steige-
rung der Seitenkraft mdglich. Dass die Grol3e der Kontaktflache fir die Seiten-
kraftiibertragung malfigeblich ist, wird in Kap. 6.1.3 ausfuhrlich beschrieben. Die
Asymmetrie ist bei kleinen Schraglaufwinkeln schwacher ausgepragt als bei gro-

Beren. Ein Vergleich dreier Reifenkennfelder aus der Literatur [35, 39, 143] liefert
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konkrete Werte zum Einfluss der Triebkraft auf die Gbertragbare Seitenkraft und im
Besonderen auch zur Asymmetrie des Kennfeldes. Bei einem betrachteten
Schraglaufwinkel a = 4° weist die in Bild 15 dargestellte Kennlinie die groéf3te
Asymmetrie auf. Bezogen auf die Seitenkraft Fy bei null Triebkraft Fy ergibt sich
bei einer Triebkraft F+ = -5 kN eine Erhéhung der Seitenkraft Fy um 14 %, bei

einer Triebkraft F+ = 5 kN eine Verringerung der Seitenkraft Fy um 35 %.

10,0 —
Reifen 16.9 R 34
kN | Radlast 10 kN
Schraglaufwinkel o =16 ° Auslastung 100 %
7.5 1 N Boden : Beton

Seitenkraft Fg
(%)
o

2,5
/ 1
: /flfgo / | Schlupf 7 = |

/1 =207 =10 | 0% I
L yi |

0
-10 -5 0 S kN 10

Triebkraft F;

Bild 15 : Reifenkennfeld, aufgenommen auf Beton [35]

Wie stark die Einflisse der tberlagerten Langskraft und auch der beiden anderen
Einflisse tatsachlich sind, zeigt der Vergleich verschiedener Ergebnisse in
Kap. 6.1.

Mit Hilfe einer in Matlab programmierten Auswerteroutine erfolgt die Analyse der
Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie, Bild 16 . Zunéchst werden alle Messungen
zu einem Reifentyp und einem Luftdruck eingeladen und nach Kap. 3.2 aufberei-
tet. Schraglaufwinkel- und Radlastgeschwindigkeit sowie Uberlagerte Langskraft
werden wie in Gl. (10) bis GI. (12) beschrieben begrenzt. Die absoluten Werte
konnen frei gewahlt werden, alle drei Bedingungen werden durch ein ,oder” ver-
knupft. Aus den verbleibenden Messwerten werden schlief3lich diejenigen einer

bestimmten Radlast ausgewahlt. Durch Eingabe einer Toleranz fur die zu filternde



Versuchsbeschreibung 41

Radlast kann die Menge an Daten vergrof3ert werden. Eine zu grol3 gewahlte

Toleranz reduziert hingegen die Genauigkeit des Ergebnisses.

B SideForceAnalysis L= [

Data preparation

Load file

— Select mounted tyre—

@ Goodyear

() Trelleborg

Side force-slip angle analysis

Wax. slip angle rate (Iype inf ”
10 leave out) inf ts

Mzie. wheel load variation
rate (type inf to leave out) inf ki/s

Wax. superposed Fx itype
inf to leave out) inf ke

Analysis ‘

Clear workspace

Wheel load sorting and graph
wheel load tolerance inflation pressure

[kl (k] (] | Ewese |

Bild 16 : User-Interface der Routine zur Analyse der Seitenkraftcharakteristik

3.3.2 Dynamischer Abrollradius und Rollwiderstandsb eiwert

Der dynamische Abrollradius ist ein wichtiger Parameter zur Berechnung des
Schlupfes. Im Falle des Hohenheimer Reifenmodells flie3t er aul3erdem in die
Berechnung der longitudinalen und lateralen Deformationsgeschwindigkeiten

sowie der longitudinalen Gleitgeschwindigkeit mit ein.

Der Abrollumfang ist keine Reifenkonstante, sondern reagiert auf aufRere Einflis-
se. Ein hoherer Fulldruck dehnt den Reifen und vergréf3ert damit in geringem
Mal3e seinen Umfang und damit auch Abrollumfang. Die Steigerung der Fahrge-
schwindigkeit verursacht Fliehkréfte, die ebenfalls eine VergrofRerung des Reifen-
durchmessers verursachen. Dieser Effekt ist bei Radialreifen aber weit weniger
ausgepragt als bei Diagonalreifen [149]. Ackerschlepperreifen erreichen jedoch
keine Geschwindigkeiten, bei denen relevante Krafte entstehen kdnnten. Eine

steigende Radlast fuhrt zur Eindriickung des Reifens und lasst eine Abnahme des
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Abrollradius vermuten. Da der Girtel des Reifens jedoch wie ein Bandlaufwerk
abrollt, ist dieser Einfluss nur schwach ausgepragt.

Samtliche Einflusse bewirken damit nur eine kleine Anderung des dynamischen
Abrollradius und rechtfertigen den Ruckgriff auf Herstellerangaben. Mochte man
den Abrollradius allerdings messen, so ist dies mit Hilfe der Messfelgen in Kombi-
nation mit dem Geschwindigkeitssensor besonders einfach. Eine Ableitung des
Abrollradius nur aus anderen physikalischen GrofRen, also ohne Erfassung des

zuruckgelegten Weges, ist nach Persson [150] nicht moglich.

Die Ermittlung des Abrollradius muss bei Nullschlupf erfolgen. Auf unnachgiebi-
gem Untergrund gibt es zwei verschiedene Nullschlupfdefinitionen, die Schreiber

Ubersichtlich zusammengestellt hat [151,152].

1. ASABE Standard 296.5 [153]
a) Ein Rad, das nur soweit angetrieben wird, dass es seinen eigenen Roll-
widerstand Uberwindet, rollt schlupflos ab. Es kdnnen keine Langskrafte
Ubertragen werden.

b) Ein gezogenes und nicht angetriebenes Rad rollt schlupflos ab.

2. Schuring und Steinkampf [154-156]
Ein gezogenes und nicht angetriebenes Rad rollt unter geringem negativen
Schlupf ab. Ein Rad, das nur soweit angetrieben wird, dass es seinen eige-
nen Rollwiderstand Uberwindet, rollt unter geringem positiven Schlupf ab.

Genau zwischen beiden Fahrzustanden liegt der Schlupfnullpunkt.

Tabelle 4 verdeutlicht die unterschiedlichen Nullschlupfdefinitionen nach ASABE
Standard 296.5 a,b) [153] sowie Schiring und Steinkampf [154-156] am Einzelrad
und an einem Gesamtfahrzeug. Nach Definition 1a) und 2) wirken am angetriebe-
nen Rad in Langsrichtung keine Krafte. Das Triebmoment My wird lediglich dazu
verwendet, das Moment aus Bodenkraft Fg und Hebelarm der Radlast e zu tber-
winden. Im Gegensatz dazu existieren bei Definition 1b) Langskrafte in Nabe und
Aufstandsflache, die tber den elastischen Reifen interagieren und Schlupf hervor-

rufen.
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Zur Erlauterung der abweichenden Schlupftheorie zwischen 1a) und 2) stellt
Steinkampf [156] ein Gedankenmodell auf, bei dem ein nur sich selbst antreiben-
des Rad auf starrem Untergrund rollt und dieser Untergrund im weiteren Verlauf
immer nachgiebiger wird. Spatestens wenn das Rad bis zur Nabe eingesunken ist,
wird es 100 % Schlupf aufweisen und stecken bleiben. Nach Schiiring steigt der
Schlupf nicht sprunghaft von 0 auf 100 % an, sondern wéchst stetig mit der Nach-
giebigkeit des Untergrundes. Da auch Asphalt nicht vollkommen starr ist, muss

nach dieser Theorie das Abrollen auf Asphalt schlupfbehaftet sein.

In dieser Arbeit wird der Nullschlupf nach 1b) definiert. Hintergrund dessen ist,
dass dies die einzige der drei genannten Definitionen ist, die sich mit einem Stan-
dardackerschlepper ohne Langsdifferential praktisch umsetzen lasst. Ein weiterer
Vorteil der Verwendung dieser Definition liegt darin, dass mit nur geringem Mess-
aufwand dieselbe Messung zur Bestimmung des Abrollradius auch zur Erfassung
der Rollwiderstandskréfte an Vorder- und Hinterrad herangezogen werden kann.
Dies entspricht der Intention dieser Arbeit: die praktikable und effiziente Paramet-

rierung grof3er Ackerschlepperreifen.

Das mit konstanter Geschwindigkeit (10 km/h) gezogene Fahrzeug rollt in der
Ebene. Die Allradkupplung ist getffnet, damit keine Verspannungen im Antriebs-
strang entstehen und alle Rader als gezogene Rader betrachtet werden kdnnen.
Der Geschwindigkeitssensor zeichnet die Geschwindigkeit auf. Aus dem Integral
des Messsignals fur die Langskomponente lasst sich nach GI. (13) der zurtickge-
legte Weg s bestimmen und aus dem Winkelsignal ¢ die Anzahl der Radumdre-

hungen x.

s=jvx dt (13)
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Tabelle 4 : Nullschlupfdefinitionen nach ASABE 296.5 [153] und Schiring und
Steinkampf [154-156] an den Beispielen eines sich selbst antreibenden

Einzelrades, eines gezogenen Ackerschleppers und eines Hinterrad ge-

triebenen Ackerschleppers

Angetriebenes Rad rollt schlupf-

la) ASABE _ _
los ab. Es wirken keine Langs-
296.5
krafte.
2) Schiring Angetriebenes Rad rollt mit
und Stein- T Fg geringem positiven Schlupf ab.
kampf Angetriebenes Einzelrad Es wirken keine Langskrafte.
1b) ASABE Gezogenes, nicht angetriebe-
296.5 a nes Rad rollt schlupflos ab.
2) Schuring Gezogenes, nicht angetriebe-
und Stein- /‘F = nes Rad rollt unter geringem
B,v B,h
kampf negativen Schlupf ab.
Vorderrad Hinterrad
Gezogenes Fahrzeug
Vorderrad: Gezogenes, nicht
angetriebenes Rad rollt schlupf-
1b) ASABE los ab.
296.5 Hinterrad: Ziehendes angetrie-
benes Rad rollt unter positivem
Schlupf ab.
fFB,v \FB.h Vorderrad: Gezogenes, nicht
_ angetriebenes Rad rollt unter
2) Schiring _ .
_ Vorderrad Hinterrad | leichtem negativen Schlupf ab.
und Stein- _ _ _
kampf Hinterrad getriebenes Fahrzeug | Hinterrad: Ziehendes, angetrie-

benes Rad rollt unter positivem
Schlupf ab.
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Der dynamische Abrollradius lasst sich Uber einen weiteren Rechenschritt,
Gl. (14), ermitteln.

_ S
fon = o0 (14)

Die in den Messradern erfassten Langskréafte sind die Rollwiderstandskrafte des
jeweiligen Rades, auf die Radlast bezogen ergibt sich direkt aus der Messung der
Rollwiderstandsbeiwert, Gl. (15-17).

FR,V = I:X,v (15)

Fan =Fxn (16)
_F

P (17)

Bei einer angenommenen Radlast Fz von 25 kN und einem ebenfalls angenom-
menen Rollwiderstandsbeiwert von 3 % ergibt sich eine L&ngskraft Fx von
0,75 kN. Dies entspricht 0,34 % des Messbereichs in Langsrichtung. Ungenauig-
keiten im Messsystem wirken sich besonders bei kleinen Messwerten stark aus
und bedurfen daher fur die Rollwiderstandsmessung einer Betrachtung. Die Ge-
nauigkeit der Kraftmessfelgen, eine korrekte Zuordnung des Radkoordinatensys-
tems zum Fahrzeugkoordinatensystem bei Inbetriebnahme vorausgesetzt, wird
durch drei unterschiedliche Effekte bestimmt. Jede Messkomponente, also jede
Kraft und jedes Moment, unterliegt einem Linearitatsfehler. Typisch sind Werte
von etwa 0,2% des jeweiligen Messbereichs. Zusatzlich gibt es im
Kalibrierprotokoll eine Ubersprechmatrix, bei der man das Ubersprechen der ge-
storten Komponente in Abhangigkeit der verursachenden Komponente in Prozent
angibt, bezogen auf die gestdrte Komponente. Die verursachende Komponente ist
in diesen Messungen die Radlast. Das analoge Lastsignal aus den Dehnungs-
messstreifen muss vor der Digitalisierung gefiltert werden, wahrend das Winkel-

signal direkt digital vorliegt. Hierdurch gibt es eine zeitliche Verschiebung, die zu
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einer unkorrekten Aufgliederung der Lastsignale in Vertikalkraft Fz und Langskraft
Fx fuhrt. Dieser Fehler ist proportional zur theoretischen Geschwindigkeit vy,. Die
Kompensation dieses Effekts durch kiinstliche zeitliche Verzégerung des Winkel-

signals ist bei den in dieser Arbeit verwendeten Messradern noch nicht umgesetzt.

Voraussetzung ist, dass die anderen Fahrwiderstandskrafte, Gl. (18), vernachlas-
sigt werden. Dies fuhrt bei folgender Annahme zu einem systematischen Fehler

von etwa 1 %.

Few =Fr +Fw +F, +Fg (18)

Annahmen:

12X
Fiy =%E:W A, V2 =T”‘3[m,5*4m2 (2,78 m/s)2 = 10N

F, =0,F, =0, da unbeschleunigte Fahrt in der Ebene

Grundsatzlich ist der Rollwiderstand von Reifendimension, Radlast, Fahrge-
schwindigkeit, Fulldruck und Temperatur abhangig. Im Rahmen der Fahrdynamik-
simulation sind jedoch nur Radlast, Filldruck und Fahrgeschwindigkeit von Inte-
resse. Barrelmeyer [143] und Mitschke [157] konnten bis 60 km/h keinen nen-
nenswerten Einfluss der Fahrgeschwindigkeit auf den Rollwiderstand feststellen,

weshalb nur die beiden anderen Einflisse untersucht werden.
3.3.3 Unrundheit

Der Reifen hat einen wesentlichen Einfluss auf das Schwingungsverhalten eines
Ackerschleppers. Nicht nur seine Feder- und Dampfereigenschaften sind dabei zu
berticksichtigen, sondern auch verschiedene Imperfektionen in seiner Form und
Gestalt. Grundsatzlich wird zwischen Unwuchten und Unrundheiten unterschie-
den. Auch auf absolut ebener Fahrbahn kénnen diese Ungenauigkeiten bei be-
stimmten Fahrgeschwindigkeiten Eigenfrequenzen einzelner Fahrzeugbaugruppen
anregen und sicherheitskritische Amplituden erzeugen. Dieser Effekt wurde be-

reits von Schrogl und Kising an zwei ahnlichen Flachbandprifstanden festgestellt
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[10, 16, 17]. Beide bemerkten, dass angepasste Fahrgeschwindigkeit, Beladung,
Reifeninnendruck und Profilgestaltung die Anregung vermindern, aber nicht ver-

meiden kdnnen.

Sehr intensiv betrachtet wurden die Unrundheiten und Unwuchten von
Ackerschlepperreifen von Yeh [158]. Mit Hilfe zweier Prufstande (Reifenauswucht-
prufstand, Flachbandprifstand) und einer schleppergezogenen Einzelradschwinge
konnten Unrundheit und Unwucht getrennt voneinander dargestellt werden. Yeh
erkannte, dass wegen der geringen Drehzahlen der Ackerschlepperreifen die

Unwuchten nur eine untergeordnete Rolle spielen.

Unrundheiten kdnnen durch geometrische Unvollkommenheit von Felge und Rei-
fen bedingt sein, aber auch eine Steifigkeitsvariation tber den Abrollumfang kann
als Unrundheit wahrgenommen werden. Selbst in der modernen Reifenproduktion
lasst sich eine kleine Unrundheit trotz enger Fertigungstoleranzen nicht ganz ver-
meiden. Hinzu kommt, dass im Vergleich zu Pkw-Reifen die Handhabung von
Ackerschlepperreifen durch ihre enorme Grél3e und das erhebliche Gewicht er-
schwert ist. Die geringeren Stiickzahlen verhindern zudem eine starkere Automa-
tisierung, so dass ein Grof3teil der Fertigung in Handarbeit erledigt wird. Die Lauf-
flache wird inzwischen nahtlos auf den Reifen aufgebracht, allerdings kann es bei
der Gurtelkonstruktion zu Materialanhaufungen kommen, wenn Anfang und Ende

einer Gewebelage Uberlappen.

Yeh vermald getrennt Reifen und Felgen mit einer Prazisionsmessuhr auf Hohen-
und Seitenschlag. Der Hohenschlag erwies sich als Haupteinflussfaktor auf das
Rundlaufverhalten. Nach Aufziehen des Reifens auf die Felge ergab eine weitere
Messung, dass sich die Unrundheit der Felge annahernd vollstandig auf den Rei-
fen Ubertragt. Das im unbelasteten Zustand vermessene Rad wurde in einem
Rundlaufversuch am Flachbandprifstand mit 15 kN belastet und {ber die
Einfederung erneut vermessen. Auch hier konnten weitgehend der gleiche charak-
teristische Verlauf und die gleichen Amplituden wie beim unbelasteten Reifen
ermittelt werden, obwohl der Reifen um 60 mm eingefedert war. Diese Ergebnisse
fuhren zu dem Schluss, dass die Vermessung des Hohenschlags des unbelaste-

ten, freilaufenden Komplettrades genug Informationen tber die Unrundheit liefert.
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Eine solche geometrische Vermessung fuhrte von Holst durch [159]. Das Rad war
in einen Reifenprifstand eingebaut. Ein Laser-Triangulationssensor tastete die
gesamte Laufflache des Reifens ab, zwei weitere Sensoren erfassten die Position
des Sensors und den Winkel des Rades. Dadurch gelang es ein vollstdndiges 3D-

CAD-Modell des Rades zu erstellen.

Die Messmethode von von Holst [159] wird in einer eigenen Versuchsreihe aufge-
griffen, allerdings soweit vereinfacht, dass Messungen schnell, praxisnah und
ohne Prufstand durchgefiihrt werden koénnen. Als Sensor kann der in Kap. 3.2
vorgestellte Lasersensor dienen, fur die hier dargestellten Untersuchungen fand
allerdings ein anderer Sensor Verwendung. Zunéchst erfolgt die radiale Ausrich-
tung des Laser-Triangulationssensors an einem Reifen des aufgebockten Acker-
schleppers. Die Messung am Fahrzeug bertcksichtigt die Auswirkungen einer
eventuellen ungenauen Zentrierung der Felge auf der Nabe (assembly runout).
Der Lasersensor misst den Abstand zur Stollenoberflache. Durch Drehung des
Reifens erfolgt die Abtastung am gesamten Umfang. Insgesamt wird dieser vier-
mal erfasst, so dass jeder Stollen zweimal (im Bereich der Reifenmitte und aul3en)
vermessen wird. Der Abstand zum ersten Stollen wird zum Ende eines Durchlaufs
ein zweites Mal bestimmt. Die Messung ist guiltig, wenn diese Abweichung 0,4 mm
nicht Ubersteigt. Die Software erkennt automatisch Stollen und Stollengrund und
gibt Mittelwerte fur jeden Stollen aus. Da die Stollen unter einem Winkel und leicht
versetzt am Reifen angebracht sind, entstehen leichte Positionsungenauigkeiten,
die jedoch toleriert werden. In Bild 17 ist der Versuchsaufbau exemplarisch am
Flachbandprufstand gezeigt. Die Differenz jedes einzelnen Stollens vom arithmeti-
schen Mittel aller Stollen ergibt die relative Abweichung. Aus dem Umfang des

Reifens lasst sich der unbelastete Halbmesser ermitteln.
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Bild 17 : Versuchsaufbau zur Vermessung der geometrischen Unrundheit (Laser

mit Stativ, Laptop mit Messumformer)

3.3.4 Umfangskraftbeiwert-Schlupf-Kennlinie

Bei allen Reifenmodellen ist grundsatzlich eine Beschreibung der Langskraftcha-

rakteristik notwendig. In Bild 18 sind zunéchst die am angetriebenen, vorwarts

rollenden Rad wirkenden Kréafte und Momente dargestellt.
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F

Bild 18 : Kréafte und Momente am angetriebenen Rad
Aus der Momentenbilanz um den Radmittelpunkt ergibt sich Gl. (19).

M, =F, [e+F [rdyn' (19)

Hierbei sind My das Antriebsmoment, F; die Radaufstandskraft, die um den He-
belarm der Radlast e nach vorn versetzt ist und dem Betrag der Gewichtskraft Fg
entspricht, rqy," ist der Abstand zwischen Nabe und Boden wahrend der Fahrt und
Fr die im Rad-Boden-Kontaktbereich wirkende Triebkraft. Die Triebkraft F+ ent-

spricht mit umgekehrter Wirkrichtung der nutzbaren Langskraft Fx.

Durch Umformung zeigt sich, dass das am Rad wirksame Antriebsmoment My
zum einen der Uberwindung der Rollwiderstandskraft Fr und zum anderen der
Erzeugung der Triebkraft Fr dient. Das Verhéltnis von Antriebsmoment My zu

wirksamem Hebelarm rqyn‘ ist definiert als die Umfangskraft Fy, Gl. (20).

(20)

Dieser Zusammenhang gilt ebenso fiur das gebremste Rad, der Wert fiir die Trieb-
kraft nimmt dann ein negatives Vorzeichen an. Eine detaillierte Ubersicht tiber die
unterschiedlichen Radzustande hat Plesser [20] zusammengestellt. Mit der Um-

fangskraft-Schlupf-Kennlinie, bzw. der Triebkraft-Schlupf-Kennlinie stehen zwei
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Kennlinien mit der gleichen Aussagekraft zur Beschreibung der Langskraftcharak-
teristik zur Verfigung. Die Ubertragene Umfangskraft Fy bzw. Triebkraft F+ stehen
in einem festen Verhaltnis zum wirksamen Schlupf o. Der Unterschied besteht
lediglich in der Beriicksichtigung oder Vernachlassigung der Rollwiderstandskraft,
Bild 19 .

o

Umfangskraft F |
Triebkraft F_

T e e, . e e e .-

-80 0 % 80
Schlupf o

Bild 19 : Prinzipieller Verlauf von Umfangskraft und Triebkraft des vorwarts rollen-

den Rades

Die Ubertragbare Langskraft steht in einem nahezu konstanten Verhéltnis zur
Radlast. Allenfalls ist eine leichte Abnahme des Verhéltnisses mit steigender Rad-

last zu erkennen.

Anhand auf die Radlast bezogener GroRR3en, wie dem Umfangskraftbeiwert y oder
dem Triebkraftbeiwert k, kann dieser Zusammenhang anschaulich dargestellt
werden, Bild 20 . Die Abweichungen von der kleinsten zur gréf3ten Kennlinie be-
tragen in dem dargestellten Beispiel jedoch stets weniger als 6 %. Die von
Ferhadbegovi¢ [61] fuir das Hohenheimer Reifenmodell angewandte Reduzierung

auf eine Kennlinie erfolgt auch in dieser Arbeit.
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1,0

=p==F. = 5KN
—o—F, =10 kN
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Triebkraftbeiwert
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Schlupf o

Bild 20 : Triebkraftbeiwert-Schlupf-Kennlinien fir einen Reifen 520/70 R34 bei
0,8 bar Innendruck [61], nach [39]

Wie schon die Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie, so ist auch die Umfangs-
kraftbeiwert-Schlupf-Kennlinie rein messtechnisch ermittelbar. Dazu wird das
Messfahrzeug durch ein zweites Bremsfahrzeug in zwei Teilversuchen einmal
gezogen und einmal gebremst. Das Bremsfahrzeug kann vom gleichen Typ sein,
muss dann nur ausreichend ballastiert werden, um genug Widerstandskraft auf-
bringen zu kénnen. Durch die Radlastunabhangigkeit des Triebkraftbeiwertes sind
Versuche mit unballastiertem Messfahrzeug ausreichend. Damit ist dieser Ver-

suchsaufbau auch beim groRtmaglichen Ackerschleppermodell anwendbar.

Im Zugversuch wird die Triebkraft im positiven Schlupfbereich aufgezeichnet. Das
Messfahrzeug fahrt mit eingeschaltetem Allradantrieb und aktivierten Differenzial-
sperren voran, das Bremsfahrzeug folgt zunachst mit gleicher theoretischer Ge-
schwindigkeit und reduziert die Geschwindigkeit beider Fahrzeuge dann konti-
nuierlich bis zum Stillstand. Die sich im Markt immer weiter verbreitenden stufen-

losen Getriebe erleichtern das stetige Abbremsen erheblich.

Im Bremsversuch wird das Messfahrzeug gezogen, um die Krafte im negativen
Schlupfbereich zu ermitteln. Beide Fahrzeuge starten zunachst wieder mit gleicher
Geschwindigkeit. Nun bremst allerdings das Messfahrzeug bis zum Stillstand ab,
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wahrend das Bremsfahrzeug eine konstante Geschwindigkeit beibehalt, Bild 21 .
Die Versuche wurden bei weniger als 5 km/h durchgefthrt.

Bild 21 : Bremsversuch - ballastiertes Bremsfahrzeug links, unballastiertes Mess-

fahrzeug rechts

Alle notwendigen Messgro3en sind mit Hilfe der Messfelgen und des Geschwin-
digkeitssensors erfassbar, vgl. Kap. 3.2. Der Schlupf berechnet sich am angetrie-
benen Rad nach GI. (21) bzw. am gebremsten Rad nach Gl. (22), um auch am
stehenden Rad Schlupfwerte von 100 % erhalten zu kénnen.

g. = =
" Vth Vth (2 1)

Og = v (22)

Diese geteilte Schlupfdefinition wird ebenfalls im Hohenheimer Reifenmodell ver-
wendet. Die Ermittlung des fir den Schlupf notwendigen dynamischen Abrollradi-
us ist in Kap. 3.3.2 beschrieben. Weitere Eingangsgrof3e in das Hohenheimer
Reifenmodell ist der Umfangskraftbeiwert y. Dieser lasst sich Uber zwei Schritte
aus dem Antriebsmoment berechnen. Zunéchst wird nach GI. (20) die Umfangs-
kraft ermittelt. Dann erfolgt der Bezug auf die zum gleichen Zeitpunkt gemessene
Radlast, Gl. (23).
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3t

“7F (23)

Da es wahrend des Versuchs trotz niedriger Anhangehdhe der Zugstange zu einer
Radlastverlagerung kommt, ist die tatsadchlich wirksame Radlast zu jedem Zeit-
punkt zu beriicksichtigen, vgl. Bild 22 . Die Radlastanderung selbst hat durch die
Radlastunabhéngigkeit des Umfangskraftbeiwertes u jedoch keinen Einfluss auf

das Messergebnis.
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Bild 22 : Radlastverlagerung wahrend eines Bremsversuchs. Das Versuchs-

fahrzeug wird gezogen und bremst immer weiter ab.

Der Abstand der Nabe vom Boden (rgyn’) kann wahrend der Versuchsfahrt direkt
mit dem Laser-Distanzsensor, beschrieben in Kap. 3.2, erfasst werden. Bei dieser
Methode sind Ein- bzw. Ausfederung der Reifen aufgrund der oben beschriebenen
Radlastanderung berlcksichtigt und somit die genauesten Ergebnisse erhaltlich.
Moéchte man den Versuchsaufwand weiter reduzieren und ohne neue Messstellen
arbeiten, so ist vereinfachend auch die Verwendung des statischen Halbmessers
des belasteten Rades (rsta) zulassig, da der Versuch bei niedrigen Geschwindig-
keiten (ca. 3 km/h) erfolgt. Der statische Halbmesser ist durch Differenzbetrach-
tung aus dem vorhandenen Versuchsaufbau aus Kap. 3.3.5 ermittelbar. Dort ist

mit Hilfe der Messwerte fir die Vertikalkraft das Auftreffen des Vorderreifens auf
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den Untergrund eindeutig bestimmbar. Die Differenz der Signale des Laser-
Distanzsensors zu diesem Zeitpunkt und im ausgeschwungenen Zustand ergibt
die Einfederung des Reifens im Stand, Tabelle 5. Die Subtraktion dieses Wertes
vom zuvor aus dem Umfang ermittelten (siehe Kap. 3.3.3) unbelasteten Radius ro

ergibt rstat.

Tabelle 5: Ermittlung der Reifeneinfederung des linken Vorderreifens zur Berech-
nung des statischen Radius rgy. Darstellung am Vorderreifen bei 1,6

bar Innendruck und einer Radlast F; von 22,6 kN.

Versuch- Hohe bei Boden- Hohe im ausgeschwun- Differenz
Nr. bertihrung [mm] genen Zustand [mm] [mm]
1 247 191,2 55,8
2 255,2 190,3 64,9
3 252 190,3 61,7
& 60,8

Eine dritte Mdglichkeit den Abstand der Nabe zum Boden zu bestimmen, wird in
[160] beschrieben. Geometrische Uberlegungen von Rill ergeben eine Naherungs-
formel fur Pkw-Reifen zur schnellen Bestimmung des dynamischen Abrollradius,
die durch Umstellung allerdings auch zur Abschatzung des Abstands der Nabe

zum Boden verwandt werden kann, Gl. (24).

2 N 1 .
g Iy g I’dyn (24)

n

rdyn

So ergibt sich fur den Vorderreifen unter den zuvor erwahnten Randbedingungen
ein errechneter Abstand der Nabe zum Boden von 0,747 m und damit ein um 6 %
Zu gering geschéatzter Wert. Neben dem Umfangskraftbeiwert p ist der Triebkraft-
beiwert k oft ebenso von Bedeutung. Dieser kann direkt aus der mit der Messfelge

gemessenen Langskraft ermittelt werden, Gl. (25).

3 (25)
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3.3.5 Vertikale Reifenparameter

Die vertikalen Reifenparameter sind bedeutsam fir das Schwingungsverhalten
des Gesamtfahrzeugs, da sie vorn ein wichtiges und hinten in der Regel das ein-
zige Fahrwerkselement darstellen. Die Formel, mit der dieses Verhalten abgebil-
det wird, wurde bereits in Kap. 2.3 vorgestellt. Die Verwendung des Fahrzeugs zur
Parameteridentifikation weist gewichtige Unterschiede zum Flachbandprifstand,

vgl. Kap. 4.1, auf.

Unterschied vertikale Reifenkraft Fz reiten — Vertikale Nabenkraft Fy

Am Flachbandprifstand wird Uber Messdosen unterhalb des Laufbandes die verti-
kale Reifenkraft Fzreiten gemessen. Dies ist auch die Kraft, die von Reifenmodel-
len berechnet wird. Mit Messfelgen oder Messnaben wird hingegen erst in oder
hinter der Felge gemessen. Im Fall der Messfelgen mussen zur korrekten Ermitt-
lung der vertikalen Reifenkraft zusatzlich die Massen von Reifen, Aul3enteil der

Felgen und die Halfte der Messdosen addiert werden, vgl. Kap. 4.2.

Dynamische Messung der vertikalen Nabenkraft Fy

Bei groBeren Beschleunigungen sind zusatzlich Tragheitseffekte der oben ge-
nannten Bauteile zu bertcksichtigen. Bei rein vertikaler Beschleunigung ist die
Berechnung uber GI. (26) einfach. Die Massen sind bekannt und die Beschleuni-
gung kann Uber einen Sensor am Radtrager erfasst werden.

Fr, =mI[Z

ch (26)
Unter Vernachlassigung der Tatsache, dass ein Teil des Reifens auf den Boden
aufsetzt und nicht mehr der beschleunigten Masse zugeordnet werden kann, kann

folgendes Punktmassen-Ersatzmodell definiert werden, Bild 23 .
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Bilanz am Sensor

F Trg,Rad F G,Rad F G,Vf F Trg, Vf
me., Sensor My

F Z,Reifen

TZ

Bild 23 : Krafte am Rad bei dynamischer Messung und starrem Aufbau

X

Die vereinfachte Reduzierung des Rumpfes auf ein starres Viertelfahrzeug ermég-

licht den Rickschluss von der gemessenen Kraft auf die Reifenkraft, Gl. (27).
F2 reiten = Foras ~Fu + Mg £ (27)

Dynamische Messung der vertikalen Nabenkraft Fy bei federgekoppeltem

Aufbau

Die Annahme eines starren Viertelfahrzeugs ist jedoch eine unzulassige Vereinfa-
chung, da Vorderrad- und Kabinenfederung das Fahrzeug maf3geblich in Subsys-
teme unterteilen. Hinterreifen und Sitz beeinflussen das Schwingungssystem zu-
satzlich. Der Ackerschlepper ist damit aus schwingungsdynamischer Sicht ein
mehrfach gedampfter und federgekoppelter Schwinger. Zur Bestimmung einzelner
Parameter ist es demnach notwendig ein Ersatzmodell des Fahrzeugs aufzustel-
len und die Bewegungsgleichungen zu formulieren. Nach Mitschke kdnnen
Hub/Nickbewegungen von Wank/Seitenbewegungen entkoppelt betrachtet wer-
den, wenn die Grundannahme gilt, dass das Fahrzeug um seine L&ngsachse
symmetrisch aufgebaut ist [157]. Bei reiner Hubanregung entstehen dann keine
Wank- und Seitenbewegungen. Ebenso entstehen bei reiner Wankbewegung
keine Hubanregungen, da sich das linke Rad um das gleiche Maf3 nach unten
bewegt wie das rechte nach oben. Nach mathematischer Betrachtung lassen sich
auch Hub- und Nickanregung voneinander entkoppeln. Die Bedingung dafur trifft
allerdings nach Pickel in der Regel fir Standardackerschlepper nicht zu [121].
Hub- und Nickbewegung sind also gekoppelt und missen daher parallel betrachtet
werden. Das Ersatzmodell reduziert sich damit auf ein Halbfahrzeugmodell,



58 Versuchsbeschreibung

Bild 24 . Dieses Ersatzmodell ist bereits vereinfacht. Elastizitaten der einzelnen
Kdrper und Gummilagerungen sind nicht bertcksichtigt.

IKv P IKh N
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IRUL T 14 /\213
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A Z, m " QRH Z 11/\
J__ IRuKh
IRqu S ¢

“T .

Rv Rh
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Bild 24 : Halbfahrzeugmodell

Alle Federn seien in der Nulllage entspannt. Die Gewichtskrafte missen daher

berticksichtigt werden. Die Bewegungsgleichungen Gl. (28-55) lauten demnach:

1. Kabine
Schwerpunktsatz:

CKh(221 _213)+th(i21 _i13)+CKv(222 _214)+de [(izz _i14)
—Cs mzs_zzs)_ds mis_izs)_mzmzmz Q;2 (28)
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Drallsatz:

{CKh [(221_213)+th(221_213)}[|Kh
—{Cx UZp — 2y, ) +dy, W2y, — 2,4 )}, (29)
_{Cs(z3 _223)+ds(i3 _zzs )}D]s +Fx [I]L =9K WK

Geometrische Beziehungen (innerhalb eines starren Korpers):

Z,) =2, +1y, Bing,

nach Linearisierung bleibt (30)
2, =2, +l, By fiir alle analog 31)
Zy =2, ~ e W (32)
Z,, =7, +1g [Py (33)
Z,, =2, +l, [P, (34)
Z,, =2, =y, [Py (35)
Zys =7, +lg WPy (36)
2. Sitz
Schwerpunktsatz:
cs lz, —z,,)+dg {2, —2,5)—m, [@ =m, [Z, (37)

3. Einzelradaufhdngung

Schwerpunktsatz:
Cry Uz, —U,) +dg, 2z, —u,)-c, Uzy, —2,)—d, [Z,, - 2,)
-m,[g=m,[Z, (38)
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4. Rumpf

Schwerpunktsatz:
Crn [(Zy1 —Up) +dg, [(Zy —Uy) €y (24, —2,) +d, (24, —2,)
~ Ckn Eﬂzn ~Z3 ) - th inl - Z.13) ~Cyy ngg - Z14) - de qizz - Z.14)
-m [ =m, [Z,

Drallsatz:

{CRh [(211 _uh)+dRh [(ill _uh)}“Rh _{CA [(212 _24)
+dA milz _i4 )} [I]Rv _{CKh Eﬂzn _213)+th Eﬂim _213 )} [I]RuKh
_{CKV mzzz _214)+de(222 _i14 )} D]Rqu +Fx [I]RUL = QRU WRU

Geometrische Beziehungen (linearisiert)
2y, =2, + Py Uy
2, =2y~ ¢Ru D]Rv
213 =2, + Pry Urien
2y, =2, + Py Uy
2y, =2, + P, Uy
Z.12 = Z.1 - ¢Ru D]Rv
213 =2, + Py Upyen

Z14 = Zl + ¢Ru D]Rqu

Geometrische Beziehungen in Gl. (28) eingesetzt:
—-m, [Z, +(=d, —dy, )[Z; +(dy, +d, +ds)[Z, —dg [Z,
+(dyn Oy —dyy Oy, +ds05) WPy +(=diy Uriuen — Ay Hruw ) gy
+(=Cyp —Cy ) 12, +(Cy TCy, +C5)[Z, —C5 [Z,4
+(Cyn M —Cyy iy +Cs ) Ly
+(=Cyn Hrukn ~Crv Doy ) Py —M 9 =0

(39)

(40)

(41)
(42)
(43)
(44)
(45)
(46)
(47)

(48)

(49)
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Geometrische Beziehungen in Gl. (29) eingesetzt:
= O [P +(=dyp Uy +dy, [, )12 +(dygy [y =i L
—dg Og [, +(dy, D]Khz +d,, D]sz +ds WSZ)UPK
+ (i Dy Droen + Ay By Truy ) Py
+(—Cyp Dy +Cy Uiy ) (2 +(Cypy Uy, —Cy, Wy, +C5 s ) (2,
—Cg s [Z; +(cy, D]Khz +Cyy [”sz +Cs I:[]SZ)WK
+(—Cyp Drukn Hin + Cy ey Doy ) ry +Fx O, =0

Kv-l_d I )

\"}

Geometrische Beziehungen in Gl. (37) eingesetzt:
-m, [Z, -dg [2, +dg [2, —dg [Ig [@, —Cg [2,
+Cs [Z; —Cs Us [P —m, [§ =0

Geometrische Beziehungen in Gl. (38) eingesetzt:
-m, [Z, —=d, [Z, +(d, +dg,)[Z, —dg, [U, +d, [I5, [P,
—Cp [, +(C, +Cg, ) [Z, —Cg, W, +Cp g, P, —m, [§ =0

Geometrische Beziehungen in Gl. (39) eingesetzt:
-m, [zl +(dA +dRh +th +de )[il _(th +de )[iz _dA [24
—dgy Wy, +(=dy, O, +dy, O, ) P +(=d, g, +dg, i,
+ 0y Hrun +Aiy Hruey ) By +(Ca +Cgy +C +Cy, ) [
—(Cyn +Cxy ) 1Z, =Cp 12, —Cppy Wiy +(—Cyp iy +Cyy i, ) 1P

+(—Cp Mg, +Crpy Uiy +Cyy gy +Cy Dy ) Wy —M, [ =0

Geometrische Beziehungen in Gl. (40) eingesetzt:
= Oy [Pry +(dy [lg, +dgy gy +dy, [lgyen +dy, [lRqu)[il
= (dyn Hguen + Ay Druey ) 2, +d, g, 12, —dg, g, Wy,
+(d, [HRVZ +dg, Eﬂha +dy, [I]RuKhz +dy, D]Rquz)wRu
+ (A D Druen Ay By Druew ) I
+(=Ca Hry *Crn Hrn * Cy Drun + Cy Druw ) 21
~(Cun Drurn +Cv Wiy ) 2, +Cp gy 12, —Cryy Uiy
+(Cp [”sz +Cgyp [”ha +Cyn D]RuKhz +Cyy EﬂRquz)DﬁRu
+(=Cyn Dy Mruen + Cry ey Druey ) Py +Fy My =0

(50)

(51)

(52)

(53)

(54)
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In Matrixschreibweise ergibt sich fur das Gesamtsystem folgender Ausdruck:
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Marquard zeigt, dass sich auch flr gekoppelte Schwinger exakte Lésungen ange-
ben lassen [161]. Die Komplexitat des Systems lasst jedoch numerische Néahe-
rungsverfahren zweckentsprechender erscheinen. Spatestens der Einsatz nichtli-

nearer Feder- und Dampferkennwerte macht sie unumganglich.

Die Ermittlung vertikaler Reifenparameter kann daher nur mit der Mehrkdrpersimu-
lation erfolgen. Das Halbfahrzeugmodell ist dazu das Minimalmodell. Da allerdings
ein digitales Gesamtkoérpermodell vorliegt, wird dieses verwendet. Die Parameter-
bestimmung erfolgt iterativ iber Messung und Simulation definierter Fahrmandver.
In einem ersten Schritt wird die Vorderachse im Stand ausgehoben und fallen
gelassen. Die Parameter des Vorderreifens sind aus Prifstandsversuchen be-
kannt. Die hinteren Reifenparameter werden geschatzt. Dies sollte ausreichend
genau sein, da die hinteren Reifen nur eine kleine Bewegung vollziehen. Dieser
Versuch gibt Auskunft Giber die Unscharfen des MKS-Modells. Bei guter Uberein-
stimmung kann diese Technik angewendet werden, um unbekannte Reifenpara-
meter zu bestimmen. Die Eigendampfung des Reifens ist gering und daher vo-
raussichtlich schwer bestimmbar. Mitschke [157] vernachlassigt sie bei Vorhan-
densein von Schwingungsdampfern ganzlich. Die Federsteifigkeit des Reifens

hingegen lasst sich tber den Ansatz nach Langenbeck [18] bestimmen, Gl. (56).

F, =c,, 0% (56)

Bei zu geringer Grundsteifigkeit des Reifens, kann der Parameter ciz erhéht wer-

den. Die Progressivitat in der Kennlinie lasst sich Gber Parameter c,; justieren.



64 Validierung

4 VALIDIERUNG

Die GroRe des Vorderreifens des Versuchsfahrzeugs erlaubt eine Vermessung bei
geringen Lasten in beiden Prufstdnden des Instituts fir Agrartechnik. Damit ist die

Madoglichkeit gegeben das Messverfahren am Fahrzeug zu validieren.

4.1 Flachbandprufstand

Der Flachbandprufstand, Bild 25, eignet sich zur Vermessung der Radunrundheit
und der vertikalen Feder- und Dampfereigenschaften. Detaillierte Beschreibungen
zum Aufbau sind in der Literatur zu finden [16,20,61], deshalb werden an dieser

Stelle nur die wichtigsten Elemente kurz vorgestellt.

Bild 25 : Flachbandprufstand

Das Versuchsrad befindet sich frei drehbar in einer Schwinge, die am Fundament
ebenfalls drehbar gelagert ist. Unter dem Rad lauft ein Stahlband mit stufenloser
Geschwindigkeitsverstellung zwischen 0 und 60 km/h. Das Stahlband ist mit
Sandpapier beklebt, um die Haftbedingungen auf der Stral3e nachzubilden. Unter
dem Stahlband sind drei Kraftmessdosen angebracht. Mit ihnen kann die dyna-
misch wirkende Reifenkraft ohne Verfalschungen durch Massentragheiten erfasst
werden. Weiterhin verfugt der Prufstand Gber Sensoren zur Erfassung des Rad-

drehwinkels und des Abstandes von Nabe zu Boden.
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Die Vermessung der wirksamen Unrundheit (vgl. Kap. 3.3.3) erfolgt bei mdglichst
geringer Bandgeschwindigkeit von ca. 0,5 km/h. Der Abstand der Nabe zum Bo-
den wird wahrend einer vollen Umdrehung erfasst. Die Unrundheit lasst sich dann
als relative Abweichung von der mittleren Nabenhthe darstellen, wie in Kap. 6.3

dargestellt.

Zur Ermittlung vertikaler Feder- und Dampfereigenschaften wird die Schwinge mit
einem Kran so weit angehoben, bis das Rad nahezu lastfrei mit dem Stahlband
mitlauft. Sobald die zuvor am Flachband eingestellte Geschwindigkeit erreicht ist,
wird der Kran ausgeklinkt und das Rad federt aufgrund der aufgebrachten Last ein
und schwingt anschlieend aus. Aus dem Kraft-Weg-Verlauf kann auf die Feder-
und Dampferparameter geschlossen werden, Bild 26 . Fur die Art und Weise der

Parameterbestimmung gibt es jedoch verschiedene Anséatze.

I:CZmax
2
4
/7
7
h <
7
) 7
(& — 7z
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X F -
= ZmE .7
X = 2
= CZm g
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> -~ FZmA
f f
m max

Einfederung f
Bild 26 : Vertikalkraft bei Ein- und Ausfederung

Die dargestellte erste Einfederung ist eine Uberlagerung der Feder- und Dampfer-
krafte im Reifen. Die Dampfung wirkt der tatsachlichen Bewegung immer entge-
gen und ist der Grund, warum Ein- und Ausfederung nicht Gberlappen. Die von der
so gebildeten Hysterese eingeschlossene Flache ist die in Warme umgesetzte
Verlustarbeit. In Bild 26 zeigt die gestrichelte Linie den reinen Federkraftanteil.

Typisch ist ein leicht progressiver Verlauf. Zur Bestimmung der Steifigkeit konnte
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die Qualitat des Ansatzes nach Langenbeck in darauf folgenden Arbeiten bestatigt
werden, Gl. (56). Anhand zweier ausgewahlter Punkte, bei maximaler Einfederung
fmax und bei mittlerer Einfederung fy,,, lassen sich die Steifigkeitsparameter berech-
nen. Eingesetzt ergeben sich GI. (57) und Gl. (58).

I:CZmax = ClZ |:ﬂmaxczz (57)

I:CZm = ClZ |jﬁmcZZ (58)

Zur eindeutigen Bestimmung der mittleren Federkraft Fczm, dient die Aufnahme der
viskosen Dampfung im Reifen. Das einfachste lineare Dampfungsmodell stellt
einen proportionalen Zusammenhang der Dampfungskraft Fpz zur Einfeder-
geschwindigkeit d/dt f her, GI. (59).

dt (59)

dt (60)
F F, . =F. =d Eﬂf
CZm ZmA DA VA dt A (61)

Durch Zusammenfassen und Auflésen bleibt der Term zur Berechnung der mittle-
ren Federkraft, Gl. (62).

d d

F. OFf +F, , O f
F _ ZmE dt A ZmA dt E
CZm d d (62)
fet f

dt £ odt A
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Beide Steifigkeitsparameter sind schlie3lich durch Umformung bestimmbar,

Gl. (63). und Gl. (64).
|n£ FCZmax ]
_ I:CZm

Coz = (f ] (63)
Inl —M&x
f

m

Clz - f Caz (64)

Die Ermittlung der Dampfung ist wegen der Selbstanregung des Reifens aufgrund
seiner Unrundheit mit Unsicherheiten verbunden. Eine interne Untersuchung hat

verschiedene Methoden zur Dampfungsbestimmung gegentibergestellt:

e Schwingungsanregung des Systems und Bestimmung der Dampfung aus
der VergroRRerungsfunktion, die Eingangs- und Ausgangsamplituden von
Schwingungssystemen im eingeschwungenen Zustand in Abhangigkeit der
Erregerfrequenz in Verhaltnis setzt (vgl. Kising [10])

0 Uber das Verfahren der Halbwertsbreite. Bei geringer Dampfung
steht die Halbwertsbreite um die Resonanzfrequenz im Zusammen-
hang mit der Dampfung.

o0 Uber das Verfahren der maximalen Vergréf3erung, bei der das Ver-
haltnis von statischer zu Resonanzamplitude eine Aussage Uber die
Dampfung ermoglicht.

e Ausschwingversuch

o und Berechnung des logarithmischen Dekrements aus dem Abkling-
verhalten zweier aufeinander folgender Schwingungen
(vgl. Schrogl [16, 17]).

o und Berechnung aus der Hysterese der Einfederung wie von Lan-
genbeck [18,19] durchgefuhrt.

Der Vergleich hat gezeigt, dass die Bestimmung der Dampfung aus der Hysterese

der Einfederung konstante und qualitativ beste Ergebnisse liefert. Die Auswertung
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nur der ersten oder mehrerer Schwingungen fuhrt dabei zu ahnlichen Ergebnis-
sen. Im Geschwindigkeitsbereich der Prifstandseigenfrequenz ist die Selbstanre-
gung jedoch so stark, dass es auch hier zu deutlichen Streuungen kommt. Daher
werden in dieser Arbeit zwei weitere Méglichkeiten zur Dampfungsparameterer-

mittlung diskutiert.

Bohler [128] benutzt eine nichtlineare Regression zur Bestimmung sowohl der
Feder- als auch der Dampferparameter. Durch Kenntnis der Unrundheit Ar, des
konstruktiven Reifenradius ro, des Abstandes der Achsmitte zum Boden rgyn' und

der Einfedergeschwindigkeit berechnete er die Parameter nach Gl. (65).

_ vy d
Fz =y Uro +A0(§) =1y, )+, (V)B-(F + 4 (9) (65)

Ferhadbegovi¢ [61] verwendet in seiner Arbeit zur Bestimmung der Steifigkeitspa-
rameter die Methode nach Langenbeck. Der Dampfungsparameter ergibt sich aus
einem Abgleich zwischen Messungen am Flachbandprifstand und Simulationsre-
sultaten eines auf die vertikale Richtung beschrankten Prifstandsmodells. Dieses
Modell beinhaltet die Kinematik und Massentragheit von Schwinge, Gewichten
und Reifen sowie das vertikale Voigt-Kelvin-Element des Reifens samt Unrundheit
in Ab-hangigkeit des Drehwinkels. Der vertikale Dampfungsparameter verbleibt
damit als einzig unbekannte Grol3e. Eine automatische Iteration gleicht die Damp-
fung so lange an, bis eine ausreichende Ubereinstimmung im Schwingungsverlauf
zwischen Simulation und Messung vorherrscht. Beide Resultate sind in einem

weiten Bereich ahnlich, Bild 27 .

Nur in der Resonanzgeschwindigkeit bei 35 km/h liefert die Methode nach Bdéhler
einen negativen Parameter. Aus rein mathematischer Sicht ist dieser Wert korrekt,
da dem System in diesem Betriebspunkt mehr Energie zu- als abgefuhrt wird, die
allerdings von der Regression nicht erkannt wird. Die Methode nach
Ferhadbegovi¢ kann den Resonanzfall wegen ihres physikalischen Hintergrundes
gut nachbilden und erzeugt durchgehend plausible Werte. Trotz des grél3eren
Aufwands und der hoheren Fehleranfalligkeit wurde die Methode nach
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Ferhadbegovi¢ zur Auswertung der Ausschwingversuche in dieser Arbeit verwen-
det.

6 T T T
\ Parameterbestimmung durch:
- kKNs/m - - - |teration ]
=2 - - —:\ —— Nichtlineare Regression
= 4 ) | ,
S \ 650/65 R34
Ecs 3 \\ — pi:1,6 bar
Q . F_=20 kN
< 2 N I ?
= < b e
() ST @-=-=-=-—--
> 1 1
0
0 10 20 30 km/h 50
Geschwindigkeit v

Bild 27 : Ergebnisvergleich zweier Methoden zur Bestimmung des Dampfungspa-

rameters

4.2 Einzelradmesseinrichtung

Die Erfassung horizontaler Reifenkréfte erfolgt mit der Einzelradmesseinrichtung.
Der in den Unterlenkern eines Ackerschleppers eingehdngte Messanhéanger kann
sowohl auf Asphalt als auch auf Ackerboden eingesetzt werden. Das Messrad ist
zentral an einer Parallelkinematik gefuihrt. Uber Hydraulikzylinder mit Regelung
kénnen Radlast und Schraglaufwinkel dynamisch und stationar vorgegeben wer-
den. In der Nabe befindet sich ein 6-Komponenten-Quarzkristall-
Radkraftdynamometer zur Aufnahme der Krafte in den drei Hauptrichtungen. Ein
Schlepprad erfasst Fahrgeschwindigkeit zur Schlupfermittiung und Schragstellung
des Anhangers zur Korrektur des Schraglaufwinkels. Die Nabe verfugt weiterhin
Uber einen hydraulischen Antrieb, der Brems- und Triebkrafte erzeugen und durch
Ausbau eines Planetengetriebes vom Messrad entkoppelt werden kann. Ergan-
zend zum Rollwiderstand koénnen Triebkraft-Schlupf-Kurven, Seitenkraft-
Schréaglaufwinkel-Kurven und Kombinationen daraus aufgenommen werden. De-
taillierte Beschreibungen der Messeinrichtung finden sich in der Literatur
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[35,39,143]. Im Rahmen dieser Arbeit ist die Messeinrichtung mit einer stabileren

Hinterachse und einer Lenkautomatik versehen worden.

Durch Einbau der Messfelge in die Einzelradmesseinrichtung, Bild 28, kann der
Einfluss unterschiedlicher Messsysteme auf die Vergleichbarkeit der Ergebnisse
im Priufstand und vom Versuchsfahrzeug bewertet werden. Bei den Versuchen
zeichneten Messfelge und Messnabe parallel auf. Dadurch ist es zusatzlich mog-

lich, die Qualitat der Uber 20 Jahre alten Nabe zu Gberprufen.

Bild 28 : Messrad, eingebaut in Einzelradmesseinrichtung

Wesentliche Unterschiede beider Messsysteme existieren in der Nullsetzung. Der
Offsetabgleich aller Signale der fest im Prifstand verbauten Messnabe erfolgt im
ausgehobenen Zustand, vgl. Bild 29 links. In dieser Situation wirken das Eigen-
gewicht des Rades und der Teil der Nabe bis zum Messelement Fgrag. Sobald
das Rad auf den Boden aufsetzt, Bild 29 rechts, entspricht die gemessene Kraft
der vertikalen Reifenkraft, also der in der Kontaktflache zwischen Reifen und Bo-
den wirkenden Kraft nach Gl. (66). Durch Setzen der aktuell erfassten Krafte auf
null wird gleichzeitig eine evtl. aufgetretene Signaldrift durch z. B. Temperaturein-

fluss kompensiert.

I:M ,Nabe = I:Z,Reifen (66)
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Bild 29 : Krafte am Rad der Einzelradmesseinrichtung bei Nullsetzung im ausge-

hobenen Zustand (Messnabe)

Anders als bei der Messnabe sind beim Messrad Kompensation der Signaldrift
und Nullsetzung getrennte Schritte. Die Software des Messrades ist darauf ausge-
legt, die Kompensation der Signaldrift am rollenden Rad vorzunehmen. Dieser
Ansatz ist im praktischen Einsatz am Gesamtfahrzeug deutlich einfacher, aller-
dings durch etwaige StdRRe aufgrund StralRenunebenheit auch ungenauer. Am
Prufstand jedoch ist das Ausheben und langsame und gleichméaRige Drehen des
Rades einfach. Im Verlauf mehrerer Radumdrehungen erfasst jede einzelne
Messzelle die im mitbewegten x'z'-Koordinatensystem gemessene Vertikalkraft
Fz', vgl. Bild 30. Diese wird tUber dem Drehwinkel aufgezeichnet und dann zur

Ermittlung der Abweichung durch Signaldrift AFz o herangezogen, Gl. (67).
1 27
ZTE;)FZ(¢) =4F;, (67)

Nach diesem Verfahren ist allerdings die gemessene Kraft Fy messrad Nicht gleich
der Reifenkraft F; reiten. Bei ausgehobenem Rad (Reifenkraft Fz reiten =0) wird eine
negative Kraft Fg vessras gemMessen, bestehend aus Reifen, Felgenring, Aul3entra-

ger und der Halfte der Messzellen.
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Vertikalkraft F)

o

Drehwinkel ¢

Bild 30 : Verlauf der Vertikalkraft innerhalb einer Messzelle bei Vorhandensein
einer Signaldrift (Messrad)

Da es sich hierbei um einen konstanten und durch Wiegung bestimmbaren Wert

handelt, kann dieser zum gemessenen Wert zur Nullsetzung addiert werden,
Gl. (68) und Bild 31 .

I:M,Messrad = I:Z Reifen + FG,Messrad (68)

Z,Reifen

Bild 31 : Zusammenhang zwischen Naben- und Reifenkraft am Messrad
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Der Vergleich beider Messsysteme miteinander hat gezeigt, dass die vom Mess-
rad erfasste Radlast im gesamten Messbereich konstant 2 % tber dem Messwert
der Messnabe liegt. Bei den Triebkraft-Schlupf-Kurven ist die Ubereinstimmung
noch besser. Lediglich bei negativem Schlupf treten leichte Abweichungen auf,
Bild 32 links. Bei Aufnahme einer Serie von Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kurven,
die mit steigenden Fulldricken p; zeitlich nacheinander aufgezeichnet wurden,
zeigte sich, dass das Signal fur die Seitenkraft an der Einzelradmesseinrichtung
driftet. In Bild 32 rechts wurden die Kennlinien fur verschiedene Fulldriicke aufge-
zeichnet. Zur besseren Unterscheidbarkeit sind die Kurven mit Falldruck
pi= 1,6 bar um 6° und die Kurven mit Filldruck p;=2,2 bar um 12° nach rechts
verschoben. Es ist deutlich zu erkennen, dass das Seitenkraftsignal der Einzel-
radmesseinrichtung mit zeitlichem Fortschritt kontinuierlich in Richtung kleinerer
Werte sinkt. Dieser Umstand kann durch haufiges Nullen kompensiert werden. Zur
Uberprifung des hier vorgestellten Verfahrens wurden dennoch die mit dem

Messrad aufgezeichneten Werte verwendet.

30 ‘ 20 \ \ \ \
Messfelge /——\‘ N p=10 16 2,2 bar
p R |
c
£ - = ,/ / /‘#
% ol F,=22,6 kN / \‘ k E 10 / P |
F =10 kN o /

= \ F =30 kN 5 /1 /] Fo10.0kN
B~ z 5 Messfelge |

L p=1,0 bar / —ERM

-30 0 | |

-60 -30 0 30 % 60 0 5 10 15 20 ° 30
Schlupf o Schraglaufwinkel o

Bild 32 : Priifung der Ubereinstimmung zweier Messsysteme (Messfelge und
Messnabe) fir LAngs- und Seitenkréfte. Die Seitenkréafte sind jeweils in

6°-Schritten versetzt dargestellt.
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S FAHRZEUGMODELLIERUNG

Als Grundlage zur Bestimmung der vertikalen Reifenparameter dient ein dreidi-
mensionales Gesamtfahrzeugmodell, dessen Basis bereits vorhanden war und in
dieser Arbeit praziser parametriert bzw. auf die neuen Fragestellungen hin ange-

passt wurde.

5.1 Fendt-Mehrkérpermodell

Das Unternehmen Agco GmbH hat das in dieser Arbeit verwendete Mehrkorper-
modell des Ackerschleppers zur Verfiigung gestellt. Die technischen Daten zum
Fahrzeug und zum Modell sind in Kap. 3.1 zu finden. Das in Bild 24, Kap. 3.3.5
dargestellte vereinfachte Schwingungsmodell ist fur das Verstandnis des Bewe-
gungsverhaltens der einzelnen Elemente hilfreich. Die Implementierung erfolgte in
der 3D-Software Simpack. Die Vorteile der Verwendung dieser Software liegen in
der Mdglichkeit, Modelle sehr genau darzustellen, andere Software zur Modellie-
rung von Systemen (Simulink, Amesim) zu koppeln oder CAD- und FEM-Modelle

einzubinden.

Bei der Modellerstellung des Fendt 936 wurden viele Elemente, die von Bohler
[128] fur den Fendt 509 C entwickelt wurden, von Agco in modifizierter Form ein-
gesetzt. Die hydraulisch vorgespannte hydropneumatische Einzelradfederung

wurde als Kraftelement modelliert. Der Aufbau entspricht Bild 33 .

Bild 33 : Schematische Darstellung der hydraulisch vorgespannten hydropneuma-
tischen Federung [162]
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Federungssysteme dieser Art sind fur die Vorderachsen moderner Ackerschlepper
Stand der Technik. lhre Vorteile sind:

* Kompaktheit bei grof3en zu federnden Massen

* Niveauregelung maglich (wichtig bei grol3en Lastdifferenzen)

* integrierte Dampfung durch Stromungswiderstand in Leitungen

» progressive Kennlinie bei schnellen Bewegungen vorteilhaft (Endanschlag

und Toleranz gegeniiber Massevergrof3erung)

Die Kraft des Federungssystems ist aufgrund der polytropen Zustandsénderung,
der Abhéangigkeit von der statischen Last und dem Vorspanndruck nach Gl. (69)
berechenbar [162].

( Pox Vox j (DOR Vor j
F(s)=(Fra+py ) B el g B B S
] e
Hierbei sind:
Po.k/R: Speicherfilldruck bei Herstellung (Volumen des gesamten
Druckspeichers) Kolben-, Kolbenringseite
Pv: Vorspanndruck
S: Weg
Ag: Kolbenringflache; K, =p, [Ag: Vorspannkraft
Vo.kR: Volumen Druckspeicher Kolben-, Kolbenringseite
R: Kolbenring
K: Kolben
n: Polytropenexponent (N2: n=1,3)
Fre: Federkraft bei statischer Belastung

Der Fendt 509 C verfugt vorn lUber eine gefederte Starrachse, der Fendt 936 hin-
gegen ist mit einer Einzelradfederung mit Doppelquerlenkern ausgestattet. Durch
Anbringung des Kraftelements vom 509 C auf jeder Seite des 936 kann die Einzel-

radfederung mit dem gleichen Kraftelement dargestellt werden. Da es zwischen
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den Kraftelementen keinen Austausch gibt, ergibt sich die Konfiguration fur héhere
Geschwindigkeiten ab 20 km/h (Fendt Stability Control). Neben dem reinen Feder-
verhalten modellierte Béhler zusatzlich Anschlag, Lageregelung und Berechnung
der Dampfungskraft aufgrund des Stromungswiderstandes bei laminarer und tur-

bulenter Stromung mit in das Kraftelement.

Ebenfalls in das Mehrkérpermodell integriert sind luftgefederte Elemente, wie
Fahrersitz und Kabine, jeweils mit Lageregelung. Der Antriebsstrang ist in leicht
reduzierter Form dargestellt. Die Vorderradaufhangung mit Querlenkern, Radtra-
ger und Lenkviereck mit Lenkzylinder ist detailliert implementiert, so dass die

Lenkkinematik realistisch wiedergegeben werden kann.

Das Reifenmodell entspricht bis auf wenige Anderungen dem von Bohler [128]
modifizierten Pacejka-Reifenmodell. Dieses, urspringlich fur Pkw entwickelte
Reifenmodell, ist durch den progressiven Ansatz fir die Steifigkeit nach Langen-
beck, GI. (56), und die geschwindigkeitsabhangige Dampfung nach Plesser,
Gl. (8) erweitert worden. In beide Krafte geht die Unrundheit, inklusive Stollenan-
regung, in Form einer Reihenentwicklung mit ein, vgl. Gl. (80). Instationére Zu-
stande bei der horizontalen Kraftibertragung, wie von Plesser und Barrelmeyer
beschrieben, fanden ebenso Bericksichtigung [20,143]. Das Reifenmodell bietet
die Mdglichkeit, Uber Einlauflangen vereinfacht das dynamische Schraglaufverhal-
ten abzubilden. Das instationare Langskraftverhalten wurde durch Torsionsfeder
und -dampfer zwischen Reifen und Felge realisiert. Diese Modellierung weist ge-
genuber dem Ansatz mit masselosem Voigt-Kelvin-Element den Unterschied auf,
dass zusatzlich das Massentragheitsmoment des Reifens mit bertcksichtigt wird.
Ferner kann die Fahrt iber Unebenheiten vereinfachend durch Glattung des Fahr-
bahnverlaufs und Mittelung tber die Latschlange angenéhert werden, sofern die

Unebenheiten kontinuierlich und nicht zu stark sind.

5.2 Bestimmung massebezogener Parameter

Zu den Parametern der Starrkorperelemente, die fir die Mehrkdrpersimulation
wichtig sind, gehdren die Massen, Schwerpunktlagen und Tragheitstensoren eines
jeden sich unabhéngig von einem anderen Element bewegenden Bauteils. Unter
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der Annahme, dass die Korper symmetrisch sind und um ihre Haupttragheitsach-

sen rotieren, kdnnen die Deviationsmomente vernachlassigt werden.

In der hier vorgestellten Strategie wird zunachst das Gesamtfahrzeug vermessen,
so dass Masse, Haupttragheitsmomente und Schwerpunkt bekannt sind. An-
schlieBend werden die Baugruppen, die sich mit mindestens einem Freiheitsgrad
unabhangig vom Rumpf bewegen, aus den Werten fir das Gesamtfahrzeug her-
aus gerechnet. Bei Bauteilen mit einfachem Aufbau (Rader und Radaufhdngungen
vorn) werden die Parameter aus CAD-Daten ermittelt. Die Kabine, als Baugruppe

mit komplexerem Aufbau, wird einzeln vermessen.

5.2.1 Gesamtfahrzeug

In einer recht guten Naherung sind die Massen und Massentragheiten des Ver-
suchsfahrzeugs bereits aus den CAD-Daten verfigbar. Dennoch bleiben Licken
oder Unsicherheiten bei zugekauften Komponenten (Motor, etc.) oder Betriebs-
flussigkeiten, die sich in Leitungen, Tanks, Kihlern und anderen Bauteilen befin-
den. Daher ist eine Vermessung des Gesamtfahrzeugs immer noch sinnvoll. Wah-
rend die Masse sehr einfach zu bestimmen ist, bereiten Massentragheitsmomente
und Schwerpunkt bei grofen und schweren Maschinen deutlich mehr Aufwand.
Die Wehrtechnische Dienststelle 41 in Trier bietet mit verschiedenen Prifstanden
die Moglichkeit, Fahrzeuge dieser Grol3enordnung zu vermessen, Bild 34 . Das im
Folgenden vorgestellte Verfahren zur Ermittlung der drei Haupttragheitsmomente
entspricht der in Trier umgesetzten Nato-Publikation [163].

Bild 34 : Pendel- und Schwingtisch der Wehrtechnischen Dienststelle 41 in Trier
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Ein Pendeltisch erméglicht es, die Tragheitsmomente um Fahrzeuglangs- und
-querachse, G, und G zu bestimmen, Bild 35. Die beweglichen Komponen-
ten des Ackerschleppers (Sitz, Voderradfederung, Kabinenfederung) mussen vor
Versuchsdurchfihrung zur Herstellung einer starren Struktur und Minimierung der

Dampfung festgesetzt werden. Bei Positionierung des Ackerschleppers auf dem
Tisch, wie in Bild 35 skizziert, kann das Tragheitsmoment um die Langsachse

OCGX gemessen werden und durch 90°-Drehung des Fahrzeugs um seine Hoch-

achse das Quertragheitsmoment ch- Der leere Pendeltisch hat den Schwer-

punkt CGc. Der Fahrzeugschwerpunkt ist CGyx, so dass sich fur die Kombination
Fahrzeug und Tisch der Schwerpunkt CGx.c ergibt. Mit den zwei vertikal ver-
setzten Pendelachsen ergeben sich fur den Fall der Kombination Fahrzeug und

Tisch die Pendellangen lix+c) und lxx+c).

Pendelachse 2 _|

Pendelachse 1

X / 1(x+c) / 2(x+c)

® CGrie
®CG,

Bild 35 : Prinzipskizze des Pendeltischs mit zwei Pendelachsen. Eingezeichnet
sind die Schwerpunkte und Schwerpunktlagen von Fahrzeug und Tisch
bzgl. erster Pendelachse sowie der Schwerpunkt der Kombination Fahr-

zeug und Tisch mit beiden mdglichen Pendellangen.

Die Grundgleichung zur Bestimmung des Tragheitsmoments um die Pendelachse
O, mit der Pendelléange | eines physikalischen Pendels ergibt sich bei Kenntnis der

Eigenfrequenz fgr nach Gl. (70).
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_migll
& = ami (70)

Damit eine stabile Pendelbewegung erfolgen kann, muss der Pendelpunkt ober-

halb des Korperschwerpunktes liegen. Mit Hilfe des Satzes von Steiner kann das

ermittelte Tragheitsmoment um die Pendelachse O, anschlieBend in das Trag-
heitsmoment um den Schwerpunkt ©.; und damit auf die Korperhauptachse

transformiert werden, GI. (71).

_(mmo)_
6CG_[4ﬂ2fR2J m (71)

In dem oben abgebildeten Versuchsaufbau ergibt sich fur die zwei unterschiedli-
chen Pendelachsen demnach folgender Ausdruck fir die Kombination Fahrzeug
und Tisch, Gl. (72):

_(mig .., o _ (MG My y,e) 2
@CGX,,C _(Tfé _m[]]1(X+C) - Tfé _mu]z(xw) (72)

Da der Abstand der Pendelachsen zueinander bekannt ist, lassen sich Tragheits-

moment @ _ und Schwerpunktlage lix.c) fur die Kombination Fahrzeug und

Tisch bestimmen. Nach gleichem Schema sind Tragheitsmoment &, und

Schwerpunktlage Ic des leeren Tisches identifizierbar. Die Schwerpunktlage des

Fahrzeugs Ix ergibt sich darauffolgend durch eine Momentenbetrachtung, Gl. (73).

I [m

1(x+c) X+c [g = lc [mc [g +Ix [mx [g (73)

Nach Kenntnis der Schwerpunktlage des Fahrzeugs ist sodann die Berechnung

des Tragheitsmoments fur das Fahrzeug &, maglich, Gl. (74).

@ccx = (@CGX+C TMyc |:Q|1(><+C) _lx )2)_(@cec +Mme mlc _lx )2) (74)
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Die Ermittlung des Giertragheitsmoments @, des Versuchsfahrzeugs erfolgt mit
einem Torsionsschwinger, Bild 36 . Dieser setzt sich zusammen aus einem Tor-
sionsstab mit fest aufgesetztem Tisch. Der leere Priufstand schwingt bei Anregung
um den Winkel ¢ und hat das bekannte Giertragheitsmoment @, , welches sich

nach Dresig et al. [164] durch Berechnung (absolutes Verfahren) oder durch Ver-
gleichsmessung mit einem Zusatzkoérper mit bekanntem Tragheitsmoment be-

stimmen lasst (relatives Verfahren).

Bild 36 : Prinzipskizze des leeren Schwingtischs mit Tragheitsmoment ©, und

Schwingfahigkeit um ¢

Um Steiner-Anteile und Taumeln zu vermeiden, missen sowohl der Schwerpunkt

des Tisches als auch der Schwerpunkt des Zusatzkérpers auf der Drehachse des

Torsionsstabes liegen. Die Berechnung des Fahrzeugtragheitsmoments O,

erfolgt wiederum relativ durch Vergleich der Periodendauern einer Torsions-
schwingung des leeren Tisches Tyiscn Und der Kombination Tisch und Fahrzeug

2 2
T: =T
Tisch,Fz Tisch
=0, :

T2 (75)

Tisch

CG;

Aus den Pendelversuchen ist lediglich die z-Koordinate des Schwerpunktes be-
kannt. Die anderen Koordinaten ergeben sich durch mehrdimensionales Wiegen in

horizontaler und gekippter Lage wie bei Dresig et al. [164] beschrieben.
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5.2.2 Kabine

Fur die Kabine werden die gleichen Parameter bendétigt wie flr das Gesamtfahr-
zeug. Abgesehen von der Masse erfolgt die Erfassung von Tragheiten und
Schwerpunkt jedoch jeweils auf andere Weise. Dies ist darin begriindet, dass die
Kabine eine wesentlich handlichere Baugruppe ist und die Parameteridentifikation

bei der Agco GmbH und im Institut fir Agrartechnik erfolgen konnte.

Die Schwerpunktlage wurde durch Auspendeln bestimmt. Der Schwerpunkt eines
frei aufgehé&ngten Korpers befindet sich immer senkrecht unter dem
Aufhangepunkt. Zusammen mit einem zweiten Aufhangepunkt, der nicht in der
gemeinsamen Schwerpunktachse liegt, ergibt sich der Schwerpunkt als Schnitt-
punkt dieser Achsen. Dieser lasst sich in der Auswertung anhand von Fotos ermit-
teln [164].

Ein iterativer Abgleich zwischen Messung und Simulation diente zur Bestimmung
der Tragheitsmomente. Als Startwerte standen die CAD-Werte zur Verfugung. Das
Augenmerk lag auf der Préazisierung der fir den Fahrkomfort relevanten Nick- und
Wanktragheitsmomente. Als Versuchsaufbau wurde ein Fahrzeugrumpf auf drei
Hydropulszylinder gesetzt. Dariiber befand sich die Kabine. Statt der in der Serie
verwendeten Luftfedern dienten Spiralfedern mit linearer Kennlinie zur Verbindung
der Kabine mit dem Rumpf. Drei mit dem Rumpf verbundene Koppelstangen hiel-
ten das System beweglich, sicherten es aber gegen Umstirzen, Bild 37. Be-
schleunigungssensoren am Rumpf und in der Kabine erfassten das Schwingungs-
verhalten. Uber die Hydropulszylinder konnten Nick- und Wankschwingungen
getrennt voneinander mit einer Amplitude von 0,8 mm und einer konstant anstei-
genden Frequenz von 1 bis 4 Hz erzeugt werden. Die Resonanzfrequenzen des

Schwingungssystems wurden dabei jeweils durchlaufen.

In der Mehrkoérpersimulation wurden die Versuche anschlie3end nachgebildet. Die
Iteration der jewelils relevanten Tragheitsmomente dauerte so lange fort, bis eine
optisch gute Ubereinstimmung der Kabinenbeschleunigungen vorlag. Das Kabi-

nenmodell ist in der Lage, Eigenfrequenzen sehr gut wiederzugeben.
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Bild 37 : Versuchsaufbau zur Analyse der Kabinenparameter und entsprechendes

Mehrkdrpermodell

Im Uberkritischen Bereich bleiben jedoch Abweichungen in der Amplitude zwi-
schen Messung und Simulation. In einer zweiten Versuchsreihe wurden die Spiral-
federelemente durch die in der Serie verwendeten Luftfedern ersetzt. Die aus
Fahrten Uber Geldande und Feldweg aufgezeichneten Rumpfbeschleunigungen
dienten als EingangsgrofRen fur die Hydropulszylinder.

Die Validierung der Kombination Kabine mit Luftfederung erfolgte wieder durch
Abgleich der Kabinenbeschleunigungen aus Messung und Simulation. Die gute
Ubereinstimmung bestatigte die Modellqualitat der Luftfederung und der Kabinen-

parameter fur die Nick- und Wankbewegungen.
5.3 Anpassung des Modells

Wie in Kap. 2 beschrieben, ist ein Grol3teil der Parameter fir das Hohenheimer
Reifenmodell direkt am Fahrzeug messbar. Fur die vertikalen Reifenparameter
hingegen ist eine Simulation notwendig, bei der Parameter iteriert werden bis eine
gute Ubereinstimmung mit Messungen vorliegt. Dazu musste das Mehrkérpermo-

dell entsprechend angepasst werden.

Wichtigste Anderung war der Austausch des urspriinglichen Reifenmodells durch
das Hohenheimer Reifenmodell. Im Gegensatz zum Pacejka-Reifenmodell ist das

Hohenheimer Reifenmodell in Matlab/Simulink implementiert. Fur die Simulationen
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war daher eine Co-Simulation notwendig. Im Mehrkorpermodell wurde das Rad
vom Antriebsstrang entkoppelt, da das Hohenheimer Reifenmodell das Antriebs-
moment in Simulink annimmt. Dieses wird aus der Sollgeschwindigkeit des Fahr-
zeugs uUber einen Regelkreis berechnet. Diese Herangehensweise bietet den
Vorteil, dass beliebige Aufteilungen des Drehmoments auf Vorder- und Hinterach-
se darstellbar sind. Die Modellierung von Differenzialsperren ist hingegen schwie-

rig, da direkte Drehzahlvorgaben in Simpack in der Regel zu Abbriichen fiuhren.

Neben der Fahrzeuggeschwindigkeit wird der Lenkwinkel durch Simulink vorgege-
ben. Beide GrofRen kénnen aus Messschrieben eingelesen werden und die Aus-
gangsgroRen der Simulation (Reifenkrafte und -momente, Aufbaubewegungen)
mit den Messwerten verglichen werden. Auf3erdem ist das Ausheben der Fahr-
zeugvorderseite moglich, wie in Kap. 3.3.5 beschrieben. In Bild 38 ist neben dem
Mehrkdrpermodell des Fahrzeugs rechts, links auch das Hohenheimer Reifenmo-

dell in Form der vier Systemblécke dargestellt.

bDEed&E = Slbow [E [Nomal BB e

= REBoESF QU0 a8 3@

Bild 38 : Co-Simulation des Versuchsfahrzeugs mit Matlab/Simulink und Simpack



84 Versuchsergebnisse

6 VERSUCHSERGEBNISSE

Inhalt dieses Kapitels ist die Darstellung und Diskussion der Ergebnisse aus den
einzelnen Fahrversuchen bzw. deren Analysen entsprechend der in Kap. 3.3 be-

schriebenen Methoden.

6.1 Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie

Die Analyse der Versuchsfahrten mit zwei verschiedenen Bereifungen, funf Bal-
lastierungskonfigurationen und drei Luftdriicken ergibt die in Tabelle 6 dargestell-
ten Extremwerte fur Schraglaufwinkel, Langs- und Seitenkrafte, Schraglaufwinkel-
und Radlastgeschwindigkeiten. Die Werte lassen keinen direkten Vergleich beider
Reifenmarken zu, da die Datengrundlage verschieden ist. Dennoch kdnnen einige
grundsatzliche Aussagen getroffen werden, vor allem innerhalb einer Reifen-

marke.

Zur besseren Darstellbarkeit enthélt die Tabelle nur Absolutwerte. Der Schrag-
laufwinkel blieb stets unterhalb 9°, obwohl das Fahrzeug mehrfach in seinen fahr-
dynamischen Grenzbereich kam. An der Vorderachse traten tendenziell héhere
Werte als an der Hinterachse auf. Die dynamischen Komponenten Schraglaufwin-
kel- und Radlastgeschwindigkeit erreichten betrachtliche Werte, die nach
Kap. 3.3.1 als kritisch zu beurteilen sind. So werden Schraglaufwinkelgeschwin-
digkeiten bis 12,66 °/s erzielt, die Radlastgeschwindigkeit stieg bis etwa 51 kN/s.
Die Hinterachse weist eine etwa doppelt so hohe Radlastrate wie die Vorderachse
auf. Diese Tatsache ist sicherlich auf die gefederte Einzelradaufhdngung vorn
zuruckzufihren. Bei einer maximalen statischen Radlast vorn von 42 kN und hin-
ten von 60 kN werden vorn dynamisch Radlasten von maximal 50,18 kN erreicht,
hinten von 89,79 kN. Im Stral3enbau, aber auch in der Bewertung der Fahrzeug-
dynamik findet der Radlaststol3faktor, Gl. (76), oftmals Verwendung [127,165].

= (76)
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Tabelle 6 : Maxima und Minima fir Krafte und Anderungsgeschwindigkeiten aus

allen Fahrversuchen
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Er stellt das Verhaltnis zwischen dynamischer und statischer Radlast dar. Es geht
zwar die Information Uber die tatsachlich wirksamen Kréafte verloren. Daflr vermit-
telt der Faktor einen Eindruck Uber die Dynamik, die auf dem Rad wirkt. Fir den
Vorderreifen ergibt sich ein Radlaststol3faktor von by max= 1,19, fur den Hinterrei-

fen von by max = 1,5.

Bei der Uberlagerten Langskraft zeigen sich die erwarteten Zusammenhange. Die
nichtangetriebene Vorderachse erreicht mit maximal 5,15 kKN nur relativ geringe
Werte. An der Hinterachse treten Langskrafte bis zu 50,18 kN auf. Die beschrie-
benen Einflisse werden in den folgenden Unterkapiteln ndher untersucht. Bei-
spielhaft dienen die Werte des Reifens A bei p;= 1,6 bar als Datengrundlage. Die
Ziel-Radlast soll Fz = 30 kN betragen.

6.1.1 Einfluss der Wahl der Radlasttoleranz

Durch Zulassen einer symmetrisch verteilten Toleranz um die gewéhlte Radlast
herum, werden ausreichend viele Daten fir eine anschlieRende Regression erhal-
ten. Je groRRer die Toleranz gewahlt wird, desto mehr Daten stehen zur Verfiigung,

desto gréRRer wird allerdings auch die Ungenauigkeit des Ergebnisses, Bild 39 .

Nun konnte sich zwar durch gleichmallige Mengenverteilung der Messwerte sowie
anndhernd gleiche Abweichungen ober- und unterhalb der Ziel-Radlast ein Aus-
gleich ergeben. Diese gleichmalige Verteilung ist jedoch zum einen unwahr-
scheinlich. Zum anderen weist die Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie ein
degressives Verhalten auf. Eine Mittelwertbildung fiihrt daher nicht zum korrekten
Ergebnis. Anhand des Beispieldatensatzes ist die Verteilung der Messpunkte Uber
den Schraglaufwinkel diskretisiert dargestellt, Bild 40 . Es ist deutlich zu erkennen,
dass die Verteilung der Radlasten fur jeden Schraglaufwinkel vollkommen un-
symmetrisch ist. Es besteht die Gefahr, durch grol3e Toleranzen verfalschte Er-
gebnisse zu produzieren. Ein Beispiel fur eine grof3e Verfalschung findet sich
zwischen 3 und 6° Schraglaufwinkel. Hier liegt die mittlere Radlast deutlich unter-
durchschnittlich  zwischen 27,24 und 2555kN. In der Seitenkraft-
Schréaglaufwinkel-Kennlinie fihrt das zu einem Abknicken, das in diesem Schrag-

laufwinkelbereich noch nicht zu erwarten ist und zu einer falschen Extrapolation
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fuhren konnte. Ein ahnliches Verhalten ist fur die Schraglaufwinkel zwischen -2
und -1° erkennbar.
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5
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Bild 39 : Einfluss verschiedener Toleranzen bei der Radlast auf die auswertbare

Datenmenge

Die Verkleinerung des Toleranzbereiches erhdht die Genauigkeit der Seitenkraft-
Schréaglaufwinkel-Kennlinie. In Bild 41 ist die Toleranz von +-5 kN, tber +-3 kN
auf +-0,5 kN reduziert. In den zuvor als kritisch identifizierten Bereichen von -2 bis
-1 und 3 bis 6° verringert sich die Menge der Datenpunkte sehr stark.
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Bild 40 : Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie (Reifen: 650/65 R34; Fz= 30 kN;
pi= 1,6 bar); Histogramme der Radlasten F; jedes einzelnen Messpunktes
aufgetragen pro 1° Schraglaufwinkel; Mittlere Radlast F; aller Messpunkte

pro 1° Schraglaufwinkel

Bei gedanklicher Verbindung der Punkte zu einer stetigen Kurve wirkt diese bei
Reduktion des Toleranzbereiches gestreckter. Die Lange der Kurve verringert sich

jedoch. Bei Wahl einer geeigneten Toleranz ist zwischen Qualitat der Datenpunkte
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und Datenmenge abzuwagen. Durch Ubereinanderlegen der Kurven erhalt man
fur die Kurve enger Radlasttoleranz eine prazise Aussage und fur Kurven gréferer

Toleranz einen Bereich, in dem die Kennlinie liegt.

15 ‘
Toleranz .

KN+ - +-5kN /é
N +-3 kN /
L 5 +-0,5 kN &
"§ v
< 0
g
‘O
" 5

-10

-15

-6 2 ° 6

Schraglaufwinkel a

Bild 41 : Einfluss unterschiedlicher Toleranzbereiche auf die Datenmenge der
Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie

6.1.2 Einfluss der Schraglaufwinkelgeschwindigkeit

Wie in Kap. 3.3.1 beschrieben, stellte Barrelmeyer einen erheblichen Einfluss von
Fahr- und Schraglaufwinkelgeschwindigkeit auf die Seitenkraftgenerierung fest.
Die Erhdhung der Fahrgeschwindigkeit wirkt Einfluss verringernd, eine Erhdhung
der Schraglaufwinkelgeschwindigkeit hingegen verstarkend. Ab einer Geschwin-
digkeit von 23,6 km/h fiihrte selbst eine Schraglaufwinkelgeschwindigkeit von
10 °/s kaum noch zu einer Abweichung von der stationaren Kennlinie, vgl. Bild 13.
Ursache fur den verzogerten Kraftaufbau ist die Verformung des Reifens zwischen
Felge und Latsch, die sich durch Relativbewegung zwischen Nabe und Stral3e
zunachst ausbilden muss. Mit steigender Verformung steigt auch die Gbertragene
Kraft. Es handelt sich damit um einen wegabhangigen Vorgang. Extreme Situatio-
nen, wie niedrige Fahr- und hohe Schraglaufwinkelgeschwindigkeiten, konnen an
Prufstdnden auftreten, sind an Fahrzeugen in Fahrversuchen jedoch nicht zu er-

warten. Bild 42 zeigt exemplarisch den typischen Verlauf von Fahrgeschwindig-
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keit v und Schraglaufwinkel a fir den Vorderreifen bei Slalomfahrt. Ziel war es in
den Fahrversuchen moglichst hohe Schraglaufwinkel zu erreichen. Dies kann zum

einen durch enge Kurvenradien, zum anderen durch hohe Fahrgeschwindigkeiten

entsprechend der Fliehkraft, Gl. (77), realisiert werden.
¥
FammE (77)

Die Fahrversuche fanden haufig im Geschwindigkeitsbereich zwischen 30 und
50 km/h statt. In diesem Bereich konnte das Fahrzeug noch sicher bedient und

dennoch hohe Fliehkrafte erreicht werden.
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Bild 42 : Typischer Verlauf von Fahrgeschwindigkeit und Schraglaufwinkel bei

Slalomfahrt

In Bild 43 ist die Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie fir die Vertikalkraft
Fz=30 kN mit einer Toleranz von +-2 kN fur verschiedene HoOchstgrenzen der
Schréaglaufwinkelgeschwindigkeit da/dt dargestellt. Allein die hohen Fahrge-
schwindigkeiten lassen einen geringen Einfluss der Schraglaufwinkelgeschwindig-
keit auf die gemessenen Seitenkréafte vermuten. Hinzu kommt, dass die tatséchlich

aufgetretenen Schraglaufwinkelgeschwindigkeiten im ausgewahlten Datenbereich

mit Gber 70 % mehrheitlich unter 2 °/s lagen.
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Die Begrenzung der Schraglaufwinkelgeschwindigkeit von 8 auf 6 °/s reduziert die
relative Datenmenge nur um ca. 1,5 %, dennoch wird insbesondere der Null-
durchgang deutlich feiner dargestellt. Die Begrenzung von 2 auf 1 °/s fuhrt zu
einer Reduzierung der relativen Datenmenge um ca. 20 Prozentpunkte. Dies hat
keine Veranderung in der Darstellung zur Folge. Vor allem bleibt die Breite des

Datenbandes erhalten.
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Bild 43 : Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie fir verschiedene Hochstgrenzen

der Schraglaufwinkelgeschwindigkeit

Bei Barrelmeyer [143] fuhrte eine Senkung der Schraglaufwinkelgeschwindigkeit

zu hoheren gemessenen Kréften, Bild 13. Die Einzelradmesseinrichtung
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schwenkte den Reifen bei jedem Versuch von 0 bis 17° aus und verblieb dann
dort. Die Verformung des Reifens lief dem Schraglaufwinkel stetig nach, was im
Vergleich zur stationaren Kennlinie zu geringeren gemessenen Kréften fihrte und

mit dem PT;-Verhalten beschrieben werden kann.

Das Versuchsfahrzeug vollzog Slalombewegungen, d. h. permanentes Ein- und
Zurticklenken. Auch hier tritt ein Zeitverzug zwischen Reifenverformung und
Schréaglaufwinkel auf, allerdings sowohl bei Kraftaufbau als auch Kraftabbau. Es
kann damit zum theoretischen Ausgleich zwischen zu niedrig und zu hoch gemes-

senen Kraften kommen.

Die direkte Uberlagerung von Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie in Bild 44
zeigt, dass die Schraglaufgeschwindigkeit keinen erkennbaren Unterschied verur-
sacht. Sowohl Breite als auch Verlauf beider Kennlinien sind nahezu deckungs-
gleich. Lediglich die Menge der Datenpunkte ist reduziert. Dennoch ist die Beriick-
sichtigung der Schraglaufwinkelgeschwindigkeit von Bedeutung. Bei geanderter
Versuchsdurchfihrung, wie bspw. dem seitlichen Wegziehen des Fahrzeugs,
konnten sehr hohe Schréaglaufwinkel bei niedriger Fahrgeschwindigkeit auftreten.

In einem solchen Fall hatten die dynamischen Einfliisse Gewicht.
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Bild 44 : Einfluss der Schraglaufwinkelgeschwindigkeit auf die Seitenkraft-

Schréaglaufwinkel-Kennlinie
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6.1.3 Einfluss der Radlastgeschwindigkeit

Reifen von Landfahrzeugen erzeugen bei Kurvenfahrt einen Schraglaufwinkel und
damit eine Seitenkraft auf Fahrbahnhthe. Da der Schwerpunkt aller Fahrzeuge
immer oberhalb der StralRe liegt, verursachen die wirksamen Krafte eine Radent-
lastung der kurveninneren und Radbelastung der kurvendufReren R&der. Diese
Reifensituationen wurden von Schlotter [40] mit der Einzelradmesseinrichtung
synthetisch erzeugt und tiefergehend untersucht, wie in Bild 14 aus Kap. 3.3.1
bereits kurz vorgestellt. Das zeitverzogerte Verhalten der Seitenkraft auf Radlast-
anderungen kann mit einem PT;-Verhalten gut beschrieben werden. Je hoher die
Geschwindigkeit der Radentlastung, desto grol3er die gemessenen Seitenkrafte
bei vorgegebenem Schraglaufwinkel. Der Zeitverzug zwischen Radlast und Sei-
tenkraft kann bei ausreichend hoher Radlastdynamik verursachen, dass das Mi-
nimum der Seitenkraft erst bei bereits wieder ansteigender Radlast auftritt.

Schlotter [40] konnte in Messungen aufRerdem Unterschiede in der Geschwindig-
keit zwischen Seitenkraftaufbau und -abbau feststellen. Zur Erlauterung dieses
Verhaltens ist das Modell fir die Gummireibung von Kummer und Meyer hilfreich
[166-168]. Hiernach gilt fur die Gesamtreibkraft des Reifens, Gl. (78):

I:Gesamtreibkraft = I:Adhéisionskraft + I:Hysteresekraft + FKohéisionskraft + I:Viskose Kraft (78)

Kohasionskraft wird beim Zerreil3en der Molekulketten innerhalb der Gummimi-
schung aufgebracht und auRRert sich in Verschleil3. Der Verschleil? ist sehr gering,
daher wird diese GréfRe allgemein vernachlassigt. Viskose Kraft tritt auf, wenn
zwischen Reifen und Fahrbahn ein viskoses Medium (z. B. Wasser bei Aquapla-
ning) Scherkréafte Ubertragt. Die Fahrversuche fanden ausschlie3lich auf trocke-
nem Asphalt statt. Daher verschwindet auch dieser Summand. Die Hauptbestand-
teile der Gesamtreibkraft sind damit die Adhéasionskraft und die Hysteresekraft.
Die Hysteresekraft tritt bei Verformung des elastischen Mediums auf. Bei Ent-
spannung des Reifens entsteht durch Dampfung eine Energieumwandlung in
Warme. Mit Adhéasionskraft sind molekulare Bindungskrafte zwischen Straf3en-

oberflache und Gummi gemeint. Falls zu wenige Gummielemente mit der Stral3e
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im Eingriff waren, konnte der Kraftschlussbeiwert Gberschritten werden. Die Gréle
des Latsches beeinflusst damit die Seitenkraftiibertragung.

Laermann [169] fand eine Erklarung fir die Geschwindigkeitsdifferenzen zwischen
Seitenkraftaufbau und -abbau. Durch laterale Verformung des Reifens zwischen
Nabe und Stral3enoberflache entsteht die Seitenkraft. Eine Erh6hung der Radlast
fuhrt zu einer VergroRerung des Latsches. Die Profilelemente, die nun zusatzlich
den Boden berihren, sind noch nicht verspannt. Erst durch weiteres Abrollen des
Reifens verspannt sich der gesamte Latsch und tragt zur Seitenkraftvergrof3erung
bei. Eine Verringerung der Radlast verkleinert den Latsch, einige Elemente wer-
den ausgehoben und kehren in den unverformten Zustand zurtick. Die Entspan-
nung kann im Gegensatz zur Verspannung ohne Rollen des Reifens erfolgen und

ist damit schneller.

Radlastdynamik kann daher bei der Ermittlung der stationdren Seitenkraft-
Schréaglaufwinkel-Kennlinie verfalschte Ergebnisse verursachen. Bild 45 zeigt die
Auswirkungen unterschiedlicher Hochstgrenzen fiir die Radlastdnderung auf die
Kennlinie. An der gefederten Vorderachse fallt die Radlastdynamik eher gering
aus. Knapp die Halfte aller ausgewahlten Datenpunkte weist eine Radlastdynamik

von weniger als 2 kN/s auf.

Sowohl bei dynamischer Radlaststeigerung als auch Radlastsenkung muss sich
der Reifen zur angepassten Seitenkraftlibertragung zunéchst lateral ver- oder
entspannen. Es kdnnen somit zu kleine, aber auch zu grof3e Seitenkrafte gemes-
sen werden. Dieser Zustand kann sich theoretisch, ahnlich wie bei der Schrag-
laufwinkelgeschwindigkeit, ausgleichen. Da der Kraftaufbau jedoch langer dauert
als der Kraftabbau, ist die Tendenz zu zu gering gemessenen Kraften grol3er.
Nach dem Erklarungsansatz von Laermann ist die Dauer des Seitenkraftaufbaus

jedoch von der Abrollgeschwindigkeit abhangig.
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Bild 45 : Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie fir verschiedene Hochstgrenzen
der Radlastgeschwindigkeit bei Fahrgeschwindigkeiten zwischen 30 und
50 km/h

Schlotter untersuchte diesen Effekt bei niedrigen Geschwindigkeiten (z. B.
2 km/h). Bei den hier aufgetretenen Geschwindigkeiten von tber 30 km/h ist daher
kein oder nur noch ein sehr geringer Effekt zu erwarten. Bild 46 bestatigt diese
Vermutung. Die Reduzierung der Radlastgeschwindigkeit von 10 auf 2 kN/s ver-
ringert die Anzahl der Datenpunkte, die Breite des Datenbandes bleibt in weiten
Bereichen des Schraglaufwinkels jedoch nahezu vollstdndig erhalten. Es ist keine
Verlagerung hin zu betragsmaRig gréferen Werten zu erkennen.
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Bild 46 : Einfluss der Begrenzung der Radlastgeschwindigkeit auf die Generierung

der Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie

6.1.4 Einfluss durch Gberlagerte Langskraft

An der nicht angetriebenen Achse treten bei der hier beispielhaft verwendeten
Datenauswahl fur die Langskraft maximale Absolutwerte von 5,15 kN auf. Wie in
Kap. 3.3.1 erwéahnt, kann diese Grol3enordnung bereits Abweichungen von Uber
30 % von der stationar ermittelten Seitenkraft verursachen. Tatsachlich lagen die
Krafte bei der Gberwiegenden Mehrheit aller Datenpunkte und speziell bei der hier
vorgestellten Auswahl im Bereich der Rollwiderstandskraft und damit deutlich
unter 2 kKN. 82 % aller Datenpunkte weisen eine Uberlagerte Langskraft von unter
1 kN auf, Bild 47 . Da die Rollwiderstandskraft immer wirksam ist, sind nur sehr
wenige Datenpunkte unterhalb 0,9 kN existent und daher nicht mehr auswertbar.

Das Maximum der gemessenen Langskraft von 5,15 kN l&sst sich durch kurzzeiti-
gen Bremseingriff, bspw. nach Umfahrung der letzten Pylone, aber vor Beendi-

gung der Messung, erklaren.

Wegen der geringen vorhandenen Langskrafte lassen die drei Darstellungen der
Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie mit unterschiedlichen Ho6chstgrenzen fur

die Uberlagerte Langskraft keinen Einfluss der Langskraft erkennen.
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Bild 47 : Erster Quadrant der Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie flr verschie-

dene Hochstgrenzen der tberlagerten Langskraft

Der Datensatz fur das angetriebene Hinterrad hingegen sollte weitaus grof3ere
Triebkrafte aufweisen. Hier wurden maximal 49 kN gemessen. Die in Bild 48 dar-
gestellte Datenauswahl zeigt hingegen, dass auch am Hinterrad Uber 84 % aller
Datenpunkte eine Uberlagerte Langskraft von weniger als 3 kN aufzeigen. Dies ist
darin begrindet, dass die Messungen in der Regel erst nach Erreichen der Zielge-
schwindigkeit und vor dem Abbremsvorgang gestartet und beendet wurden, zum
anderen in der bereits erwahnten mdglichst weichen Fahrweise. Der charakteristi-
sche Verlauf ist in allen drei Grafiken sehr &hnlich. Somit ist eine striktere Begren-
zung der Langskraft unterhalb 3 kN nicht moglich. Der Absolutwert ist im Vergleich
zum Vorderrad héher, weil das Hinterrad seinen eigenen und den Rollwiderstand

des Vorderrades kompensieren muss.
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Bild 48 : Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie fir verschiedene Hochstgrenzen

der Langskraft am angetriebenen Hinterrad

6.1.5 Vergleich der Kennlinien aus Fahrversuch und von Einzelradmessein-

richtung

Die Analyse der Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinie aus den Kapiteln 6.1.1 bis
6.1.4 hat Grenzwerte ergeben, die es erméglichen, prazise Datenpunkte bei aus-
reichender Datenmenge auszulesen. Ebendiese werden mit Messungen der Ein-
zelradmesseinrichtung verglichen. In Bild 49 ist der Vergleich fur die zuvor disku-
tierte Radlast von 30 kN dargestellt. Bild 50 und Bild 51 zeigen zwei weitere
Auswertungen bei 19,6 und 22,6 kN. Es ist allgemein eine recht gute Uberein-
stimmung festzustellen. Die Kurven aus dem Fahrversuch sowohl in Bild 50 als
auch in Bild 51 gehen etwas friher in die Sattigung Uber als die Vergleichsmes-
sungen mit der Einzelradmesseinrichtung. Ein Grund fur die Abweichungen kbnnte
der verschiedene Untergrund bei beiden Messungen sein. Ein méglicher weiterer
Grund ist die Rollbewegung des Ackerschleppers, die am Messrad in beide Lenk-
richtungen leicht positiven Sturz verursacht. Nach Mitschke vermindert positiver
Sturz die Ubertragbare Seitenkraft bei Pkw-Reifen [157]. Dieser Effekt tritt nach
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Ferhadbegovi¢ bei Ackerschlepperreifen allerdings deutlich abgeschwachter auf

[61].
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Bild 49 : Vergleich der Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinien bei 30 kN Radlast
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Bild 50 : Vergleich der Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinien bei 19,6 kN

Radlast
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Bild 51 : Vergleich der Seitenkraft-Schraglaufwinkel-Kennlinien bei 22,6 kN
Radlast

6.2 Dynamischer Abrollradius und Rollwiderstandsbei wert

In Bild 52 sind alle zur Bestimmung des dynamischen Abrollradius relevanten

Messgrofien am Beispiel des Vorderreifens aufgetragen.
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Bild 52 : Geschwindigkeits- und Winkelsignal zur Bestimmung des dynamischen

Abrollradius
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Bei konstanter Geschwindigkeit von etwas Uber 10 km/h springt das Winkelsignal
im Sagezahnmuster von null bis 360°. Aus dem Integral des Geschwindigkeitssig-
nals wurde fur sieben volle Umdrehungen das Wegstlck aufgetragen und daraus

der Mittelwert errechnet, beispielhaft dargestellt in Tabelle 7.

Tabelle 7 : Dynamischer Abrollradius sieben voller Umdrehungen und Mittelwert

Wegstuick Abrollradius  rgyn
[m]

0,82381
0,82415
0,82567
0,82429
0,82168
0,82036
0,81952
0,82278

QN lWIN|F

Der Mittelwert des dynamischen Abrollradius fur den Vorderreifen bei einer Rad-
last Fz von 25,2 kN und einem Fulldruck p; von 1,6 bar liegt bei 0,8228 m mit einer

Standardabweichung von 2,1 mm.

Die in Kap. 3.3.2 beschriebenen Einflisse Luftdruck und Radlast sind in Bild 53
dargestellt. Ein steigender Luftdruck bei sonst konstanten Werten verursacht die
beschriebene Aufweitung des Reifens und vergréf3ert den dynamischen Abrollra-
dius. Bei Vergrof3erung der Radlast von 18,5 auf 44,8 kN federt der Reifen deut-
lich ein. Auf den dynamischen Abrollradius hat dies jedoch nur eine sehr geringe

Auswirkung.

Die Werksangabe des Vorderreifens liegt mit 0,8177 m im Bereich der Messwerte.
Da Angaben zu Filldruck und Radlast fehlen, kann die Angabe den Messergeb-
nissen nicht naher zugeordnet werden. Der Hinterreifen weist prinzipiell das glei-
che Verhalten auf. Die Erh6éhung der Radlast um 26 kN fuhrt hier allerdings zu
einer merklichen Verkleinerung des dynamischen Abrollradius um 2 cm, Bild 54 .
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Bild 53 : Einfluss von Luftdruck und Radlast auf den dynamischen Abrollradius fur

den Vorderreifen
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Bild 54 : Einfluss von Luftdruck und Radlast auf den dynamischen Abrollradius fur
den Hinterreifen

Die Verwendung der Werksangabe flir den dynamischen Abrollradius ist fir einen
weiten Gultigkeitsbereich ausreichend. Fur extreme Situationen liefert eine Mes-
sung nach der vorgestellten Methode bessere Ergebnisse. Der Messaufwand ist
mit einem Versuch in der jeweiligen Konfiguration aus Radlast und Luftdruck bei

einer Geschwindigkeit gering.

Frihere Untersuchungen zum Rollwiderstand haben gezeigt, dass dieser bei Pkw-
und AS-Reifen linear von der Radlast abhéngt. Bei Nfz-Reifen wurde ein degressi-
ves Verhalten festgestellt [143,157]. In Bild 55 und Bild 56 sind die Rollwider-
standsbeiwerte p bei verschiedenen Luftdriicken und Radlasten aufgetragen. Der
Vorderreifen wurde sowohl im Messfahrzeug als auch zum Vergleich mit der Ein-

zelradmesseinrichtung vermessen. Bei beiden Verfahren wird unweigerlich die
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Lagerreibung mit gemessen. Diese GrofRe ist jedoch zum einen nach Mitsch-
ke [157] vernachlassigbar, zum anderen fur die Verwendung in der Simulation
sogar erwinscht. Die Ergebnisse lassen die zuvor erwahnten Tendenzen nicht
erkennen. Weder mit der Einzelradmesseinrichtung noch mit dem Messfahrzeug
ist eine klare Abhangigkeit des Rollwiderstandsbeiwertes p von der Radlast F,
nachzuweisen. Die bekannte Reduktion des Rollwiderstandsbeiwertes p mit zu-
nehmendem Luftdruck p; aufgrund geringerer Verformung des Reifens ist eben-
falls nicht erkennbar. Der Grund daflr liegt in der in beiden Messeinrichtungen
leicht vorhandenen Signaldrift, die verbunden mit den kleinen Langskraften schnell
in nicht unerheblichen Messfehlern resultiert, vgl. Genauigkeitsbetrachtung in Kap.
3.3.2. Alle Messungen fanden auf einem Auf3engelande in einem Temperaturbe-
reich zwischen 10 und 25 °C statt. Wie auch schon in friheren Arbeiten
[35, 39, 61, 143], so wird auch hier der Temperatureinfluss vernachlassigt. Die
Messqualitat des Versuchsfahrzeugs ist mit der der Einzelradmesseinrichtung

vergleichbar.

0,06 \ \
—&— 710/75 R42 Messfahrzeug
o —a— 650/65 R34 Messfahrzeug
039 —*— 650/65 R34 ERM
‘o 0,04
o)
% LA
T
& A ./l/
% 0,02
=
©
o p.=1,6 bar
0
0 20 40 kN 60

Radlast FZ

Bild 55 : Rollwiderstandsbeiwerte bei verschiedenen Radlasten, ermittelt mit Ein-

zelradmesseinrichtung und Messfahrzeug
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Bild 56 : Rollwiderstandsbeiwerte bei verschiedenen Luftdriicken, ermittelt mit

Einzelradmesseinrichtung und Messfahrzeug

Alternativ zur direkten Messung der Radkrafte sind Ausrollversuche des Gesamt-
fahrzeugs denkbar. Diese kénnten zum einen durch Windeinfliisse gestort werden
und bendtigten daher eine hohe Wiederholzahl. Aul3erdem konnten wegen der
unterschiedlichen Bereifung vorn und hinten keine RuUckschlisse auf die Rollwi-

derstandswerte des einzelnen Reifens getroffen werden.

6.3 Unrundheit

Die in Kap. 3.3.3 vorgestellte Methode wurde an zwei Radialreifen unterschiedli-
cher Hersteller der Dimension 650/65 R34 und 600/70 R34 getestet. Zusatzlich
liefen beide Reifen auf dem Flachbandprufstand unter einer Last von 16,6 kN bei
1 km/h. Die geometrische Vermessung wurde damit mit der alle Einflisse beinhal-

tenden Messung verglichen. Die Ergebnisse sind in Bild 57 zusammengefasst.

Der Versuch zeigt deutlich, dass sowohl die Grol3enordnung als auch der charak-
teristische Verlauf der Unrundheit durch die Laservermessung gut abgebildet
werden. Die Anregung durch jeden einzelnen Stollen kann jedoch nicht dargestellt
werden. Ob diese Vereinfachung ausreicht, hdngt wesentlich von den gewiinsch-

ten Simulationsaufgaben ab.
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Bild 57 : Vergleich zwischen Gesamtunrundheit (Flachbandprifstand) und geo-

metrischer Unrundheit (Lasermessung)

Bohler [128] verwendete das Pacejka-Similarity Reifenmodell und addierte die
Unrundheit zum unbelasteten Radius wie der Ausdruck fur die vertikale Reifenfe-
derkraft zeigt, Gl. (79).

Fe, =¢y, 0(9)%* =cy, Ur, +Ar(¢)_rdyn' )7 (79)

Die Unrundheit selbst wurde sehr genau Uber eine Fourierreihe dargestellt, die

auch die Stollenanregung mit bertcksichtigte, Gl. (80).
2 (9)= 37 M [Sin(i (B +4,) (80)

Reifenmodelle wie das Hohenheimer Reifenmodell, die der Fahrdynamiksimulati-
on dienen, kdnnen hochfrequente Anregungen oft nicht realistisch abbilden. Dies
ist bei hoheren Geschwindigkeiten fur die Analyse der Fahrdynamik und Fahrsi-
cherheit auch nicht von entscheidender Bedeutung [10,61]. Ferhadbegovi¢ beach-

tete fur die Unrundheit daher nur die Schwingung erster Ordnung, GI. (81).
& (p)=Msin(@+4,) 61)

Die einfache Sinusschwingung trifft den Verlauf vieler Reifen. Dennoch gibt es
Félle wie beim dargestellten Reifen in der Dimension 600/70 R34, die davon ab-

weichen. Derartige Verlaufe konnen alternativ tber die Implementierung einer
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Wertetabelle beschrieben werden. Dies ist praktisch sehr gut umsetzbar, da die
Tabelle durch die geometrische Vermessung bereits vorliegt und von Rechnern

problemlos ausgelesen werden kann.

6.4 Umfangskraftbeiwert-Schlupf-Kennlinie

Inhalt dieses Kapitels ist die Vorstellung des Vorgehens und der Ergebnisse zur
Beschreibung der Langskraftcharakteristik nach den Methoden aus Kap. 3.3.4. Die
Einflisse von Radlast und Luftdruck werden erlautert und es folgt ein Vergleich mit

den Kennlinien aus dem Prifstandsversuch.

6.4.1 Zusammensetzung der Teilmessungen und Reprodu  zierbarkeit

In Kap. 3.3.4 ist das Vorgehen zur Ermittlung der Langskraftcharakteristik be-
schrieben. Die Umfangskraftbeiwert-Schlupf-Kennlinie setzt sich aus zwei Teilver-
suchen zusammen, dargestellt in Bild 58 . Da Mess- und Bremsfahrzeug uber eine
Zugstange und nicht Uber ein Seil miteinander verbunden waren, konnten leichte
Druckkrafte Ubertragen werden. Die Messung im negativen Schlupfbereich reicht
daher leicht in den positiven hinein. Der Ubergang beider Teilmessungen ist von
hoher Genauigkeit. Im Gebiet hohen positiven Schlupfes ist die Bandbreite des
erfassten Umfangskraftbeiwertes p deutlich starker ausgepragt als bei entspre-

chend negativem Schlupf.

Bei gro3em positiven Schlupf wird das Rad durch die durchrutschenden Stollen
vertikal angeregt, wahrend es bei grolRem negativen Schlupf eher zum Rutschen
Uber wenige Stollenpaare kommt. Die Reproduzierbarkeit der Ergebnisse ist ober-
halb 20 % Schlupf gut, Bild 59 . Unterhalb 10 % Schlupf reagiert die Kennlinie
wegen des sehr steilen Anstiegs der Umfangskraft empfindlich auf Ungenauigkei-
ten in der Schlupfmessung. Daher empfiehlt sich die Mittelung Uber mehrere Kur-

ven. In dieser Arbeit wurde jeweils Gber drei Kurven gemittelt.
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Teilmessung positiven Schlupfes

6.4.2 Einfluss von Radlast und Luftdruck

Der Einfluss der Radlast sollte nach Angaben aus der Literatur vernachlassigbar

sein. Um dies zu bestétigen, wurden ebenfalls Versuche mit unterschiedlichen

Ballastierungen durchgefuhrt. Die Zugversuche fanden mit dem gro3ten Fahr-
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zeugmodell des Herstellers statt, vgl. Kap. 3.3.4. Eine Ballastierung des Messfahr-
zeugs wuirde zu einer Gewichtsannaherung zwischen Mess- und Bremsfahrzeug
fuhren, so dass das Bremsfahrzeug seinen Traktionsvorteil verlére. Daher fanden
die Untersuchungen zum Einfluss der Radlast nur am Hinterrad statt. Durch Deak-
tivierung des Allradantriebs am Messfahrzeug stand am Bremsfahrzeug wahrend
aller Konfigurationen genug Bremskraft zur Verfigung. Das Ergebnis fur drei
Ballastierungen bei einem Luftdruck ist in Bild 60 dargestellt. Es ist zu erkennen,
dass der Radlasteinfluss im positiven Schlupfbereich fur die dargestellten Mes-
sungen tatsachlich recht gering ist. Eine héhere Radlast fuhrt tendenziell zu einem
etwas besseren Kraftschlussbeiwert. Hohe Krafte lassen sich dann Ubertragen,
wenn die spezifische Normalkraft klein ist. Durch die hohere Radlast verformt sich
der Reifen starker, die Aufstandsflache und damit die Adhasionskrafte werden
vergroRRert. Allerdings kehren sich die Verhdltnisse im negativen Schlupfbereich
um. Hier ergibt sich bei der hdchsten Radlast die schlechteste Kraftibertragung.
Der Einfluss der Radlast ist zudem gro3er und das Niveau des Umfangskraftbei-
wertes insgesamt niedriger. Eine mogliche Ursache fur dieses Verhalten kdnnte in
der Gestaltung des Reifens begriindet sein. Der Reifen ist fur die Langskraftiber-
tragung in positiver Richtung optimiert. Bei Bremsschlupf und zunehmender verti-
kaler Belastung verformen sich die Stollen moéglicherweise starker um die Fahr-
zeugquerachse und die spezifische Normalkraft steigt Gberproportional an. Bei
Manovern zur Analyse der Fahrdynamik treten in aller Regel jedoch nur geringe
Schlupfwerte auf, so dass die Vernachlassigung des Radlasteinflusses zu nicht zu
grof3en Verfalschungen fuhrt. Im Gegensatz zum Vorderreifen werden am Hinter-
reifen héhere Umfangskraftbeiwerte erreicht. An beiden Reifen féllt die Kennlinie

bei htheren Schlupfwerten leicht ab, wie dies auch von Pkw-Reifen bekannt ist.

Der Einfluss des Luftdrucks fallt nach Bild 61 noch geringer aus als die Radlast-
abhangigkeit aus Bild 60. Alle drei Messungen fanden am unbeladenen Fahrzeug
statt. Die Radlast lag je nach Zugkraft zwischen 8 und 36 kN. Bei sinkendem Luft-
druck ware eine Steigerung des Umfangskraftbeiwertes wegen der grol3eren
Aufstandsflache zu erwarten gewesen. Da diese Tendenz nicht erkennbar ist,
muss festgehalten werden, dass die Messtoleranz groR3er ist als der Einfluss des
Luftdrucks.
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Bild 61 : Einfluss des Luftdruckes auf die Umfangskraftbeiwert-Schlupf- Kennlinie

6.4.3 Kennlinienvergleich Fahrversuch und Einzelrad = messeinrichtung

Vergleichsmessungen der Umfangskraftbeiwert-Schlupf-Kennlinie aus Fahrver-
such und mit der Einzelradmesseinrichtung ermdglichen Aussagen tber Chancen
und Grenzen des Verfahrens. Allerdings stand nicht der gleiche Untergrund zur

Verfliigung, da sich die Einzelradmesseinrichtung und die Versuchsfahrzeuge an
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unterschiedlichen Standorten befanden. In beiden Fallen war Asphalt der Unter-
grund, einmal jedoch mit feiner (Versuchsfahrzeug) und einmal mit grober Kor-

nung (Einzelradmesseinrichtung).

Aus den Ergebnissen der Fahrversuche aus Kap. 6.4.2 kann abgelesen werden,
dass die Radlast einen geringen Einfluss auf die Umfangskraftbeiwert-Schlupf-
Kennlinie hat und dass unterschiedliche Luftdricke noch geringere Unterschiede
verursachen. Vergleichsmessungen mit der Einzelradmesseinrichtung zu unter-
schiedlichen Lasten, Bild 62, und zu unterschiedlichen Fulldricken, Bild 63, resul-
tieren in sehr ahnlichen Ergebnissen. Auch in diesem Fall ist die Differenz der
Kennlinien fir unterschiedliche Radlasten bei Triebschlupf geringer als bei Brems-
schlupf. Ebenso fuhren unterschiedliche Luftdricke zu fast identischen Ergebnis-

sen.

1
2 F = 10 kN
E ————— 22,6 kN
2 05F —30kN
o)
2
g
% 0
(@)]
C
£ Reifen 650/65 R34
D -0,5 p=1,6 bar

Asphalt
1 Einzelradmesseinrichtung
-1 -0,5 0 0,5 1

Schlupf o
Bild 62 : Einfluss der Radlast auf die Umfangskraftbeiwert-Schlupf-Kennlinie ge-

messen mit der Einzelradmesseinrichtung

Der direkte Vergleich beider Kennlinien fur den Vorderreifen bei 1,6 bar Fulldruck
zeigt jedoch Unterschiede auf, Bild 64 . Die mit der Einzelradmesseinrichtung
aufgenommene Kurve knickt deutlich friher ab als diejenige aus dem Fahrver-
such. Die Abweichung kann von den unterschiedlichen Untergriinden verursacht

sein. Der prinzipielle Verlauf beider Kurven ist jedoch ahnlich.
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Die fehlende Erkennbarkeit von Unterschieden zwischen Luftdricken und Radlas-
ten kann zum einen an tatsachlich geringen Unterschieden bzw. an unzureichen-
der Genauigkeit des Messsystems liegen. Da aber bei der Einzelradmesseinrich-
tung prinzipiell sehr ahnliche Ergebnisse entstehen, ist von tatsachlich geringen

Unterschieden bei diesen Fahrbahnen auszugehen.

1 : :
3 Einzelradmesseinrichtung L
= Reifen 650/65 R34 - o
S 05| F,=22,6 kN
q_) )
2
g
% 0
(@)]
c
2 ] p.= 1,0 bar
= i - '
> -0,5 g e 2,2 bar
O —1,6 bar
1 Asphalt
-1 -0,5 0 0,5 1
Schlupf o

Bild 63 : Einfluss des Luftdrucks auf die Umfangskraftbeiwert-Schlupf- Kennlinie

gemessen mit der Einzelradmesseinrichtung
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X Reifen 650/65 R34 gty -
= F,=22,6 kN r“
o /
2 0,5} p=1,6bar /
o j
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(@]
% f
£ i
> -0,5 4

-——~f/ —ERM
———————————— i ----- Fahrversuch
QL = |
-1 -0,5 0 0,5 1

Schlupf o

Bild 64 : Vergleich zweier Umfangskraftbeiwert-Schlupf-Kennlinien von Prifstand

und aus Fahrversuch
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6.5 Vertikale Reifenparameter

In Kap. 2.3 sind die auf die vertikalen Feder- und Dampferparameter wirkenden
Einflussfaktoren erlautert, maf3geblich sind Radlast und Rollgeschwindigkeit. Die-

se werden in einer Parameterdatei beriicksichtigt, Tabelle 8.

Die Stufung des Parameterkennfeldes kann vom Benutzer frei erweitert oder ver-
feinert werden. Matlab/Simulink inter- und extrapoliert linear zwischen den Werten.
In der Parameterdatei ist zusatzlich die statische Radlast anzugeben. Anhand
dieser liest das Programm die entsprechenden Steifigkeits- und Dampfungspara-
meter fir den gesamten Simulationslauf aus. Die im Folgenden dargestellten Ver-

suche erfolgen am stehenden und leeren Fahrzeug.

Tabelle 8 : Aufbau der Parameterdatei fur die Parameter c1z, ¢,z und dz

Geschwindigkeit [km/h]
Radlast [kN]
0 511015120 25(30(35|40 |45 |50 (55|60
16,6
19,6
22,6 X
25

Die Radlast vorn betragt 22,6 kN. Damit wird die mit einem x markierte Parame-
terkombination fur die Berechnung der Feder- und Dampferkrafte verwendet, auch
wenn sich die Radlast innerhalb des Simulationslaufs, z. B. bei Kurvenfahrt, &n-
dert.

Das Versuchsfahrzeug entsprach dem Serienstand. Um den Einfluss der hydro-
pneumatisch gefederten Einzelradaufhdngung und speziell die Qualitat ihrer Mo-
dellierung getrennt untersuchen zu kénnen, fanden Versuche mit aktivierter und

gesperrter Vorderradfederung statt. Der Versuchsaufbau ist in Bild 65 dargestellt.
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Bild 65 : Versuchsaufbau zur iterativen Bestimmung der vertikalen Reifen-

parameter vorn

Uber die vorderen Unterlenker wurde das Fahrzeug an der Vorderachse ausgeho-
ben und danach Uber einen Auslésemechanismus fallen gelassen. Messgrof3en
sind Einfederung und Vertikalkraft des vorderen linken Reifens. Dieser Versuchs-
aufbau wird in der Simulation nachempfunden. Mit Hilfe eines Vergleichs der am
Flachbandprufstand ermittelten vorderen Reifenparameter (vgl. Kap. 4.1) ist die
Qualitat des Mehrkorpermodells bewertbar.

Wahrend bei gesperrter Federung der Verlauf annahernd der eines gedampften
Einmassenschwingers ahnelt, ist der sinusoidale Verlauf bei aktivierter Federung
deutlich verstimmt, Bild 66 und Bild 67. In beiden Fallen stimmen Messung und
Simulation bzgl. Amplitude und charakteristischem Verlauf gut Gberein. Allerdings
sind Abweichungen erkennbar. Diese kdnnen in der Modellierung der hydropneu-
matischen Federung liegen. Da die Abweichungen allerdings auch bei gesperrter
Federung auftreten, sind diese vermutlich auf einige Vereinfachungen (z. B.
Schwappen des Diesels und Ols, Vernachlassigung von Elastizitaten) oder Unge-
nauigkeiten (z. B. Bestimmung der Tragheiten, Feder- und Dampfereigenschaften

von Gummielementen, Reifenmodellierung) zurtckzufihren.
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Bild 66 : Vertikalkraft und Einfederung am Vorderrad bei aktivierter Einzelradfede-
rung (Reifen: 650/65 R34, pi=2,2 bar, Fz= 22,6 kN)
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Bild 67 : Vertikalkraft und Einfederung am Vorderrad bei gesperrter Einzelradfede-
rung (Reifen: 650/65 R34, pi=1,0 bar, Fz= 22,6 kN)

Die Bewertung der Simulationsqualitat ist nicht einfach und erfolgt haufig durch
optischen Vergleich im Zeitbereich. Manchmal ist es jedoch vorteilhaft, die Ergeb-
nisse in den Frequenzbereich zu transformieren. Ublich ist dabei die Verwendung
des Algorithmus der schnellen Fourier-Transformation. Der Frequenzbereich um-
fasst Amplituden- und Phasenspektrum. Beide Spektren zusammen haben den
gleichen Informationsgehalt wie der Zeitbereich. Die Betrachtung des Amplituden-
spektrums allein bedeutet demnach bereits eine Reduktion der Information. Aller-
dings werden die fur die Analyse von Fahrdynamik und Fahrkomfort relevanten
Eigenfrequenzen deutlich dargestellt. Nichtperiodische Funktionen, wie der darge-
stellte Ausschwingvorgang, fihren immer zu einem kontinuierlichen Frequenz-

spektrum, im Gegensatz zu diskreten Spektren bei periodischen Funktionen. Der
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grol3e Spektrallinienabstand Af ergibt sich durch den kurzen Signalausschnitt von
nur wenigen Sekunden nach Gl. (82) [170].

1
4= (82)

Bild 68 zeigt die Amplitudenspektren fur die Reifeneinfederung des linken Vorder-
rades. In beiden Fallen stimmt die Eigenfrequenz von Messung und Simulation gut
Uberein. Die Amplituden zeigen leichte Differenzen. Grundsatzlich verursacht die
Vorderradfederung eine ungefahre Halbierung von Eigenfrequenz und Schwing-
amplitude.

N

o
N
o

—e— Messung  Federung gesperrt
—a— Simulation

3
3
3
3

—e—Messung  Federung aktiviert

< 18 | —&— Simulation < 16
q) ﬂJ
3 12 3 12
5 S
E
£ 8 g © \
) M ) R
0 0
0 1 2 3 Hz 4 0 1 2 3 Hz 4
Frequenz f_ Frequenz f_

Bild 68: Frequenzspektrum der Reifeneinfederung bis 4 Hz bei aktivierter und

gesperrter Vorderradfederung

Das verwendete Modell entspricht dem momentanen, mit vertretbarem Aufwand
erzielbaren, Stand der Technik in der Industrie und wurde durch eigene Arbeiten
weiter verfeinert, vgl. Kap. 2.5. Da Abweichungen zwischen Messung und Simula-
tion bleiben, ist eine exakte Losung durch Iteration der Parameter grundsatzlich
nicht erzielbar. Unter der Voraussetzung eines genaueren Modells ist die Ermitt-
lung der Reifenparameter durch iterative Anndherung von Mess- und Simulations-
verlauf denkbar. Im Folgenden werden die Einflisse der vertikalen Steifigkeits-
und Dampfungsparameter c;z, 2z und dz auf den Schwingungsverlauf detaillierter

vorgestellt und anhand dessen eine Iteration durchgefuhrt.
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6.5.1 Einfluss von c;z auf den Schwingungsverlauf

In Bild 69 bis Bild 72 sind die Auswirkungen der Variation des ersten vertikalen
Reifensteifigkeitsparameters ciz (siehe Gl. (9)) bei aktivierter und gesperrter Vor-
derradfederung im Zeit- und Frequenzbereich dargestellt. Die Variation erfolgt
Uber einen Vorfaktor, mit dem der erste Steifigkeitsparameter vor der Simulation
multipliziert wird. Die an dieser Stelle beschriebenen Effekte wiederholten sich bei

verschiedenen Luftdriicken, beispielhaft sind zwei Luftdriicke gezeigt.

Die Erhéhung des Steifigkeitsparameters c;z fuhrt erwartungsgemald zu einer
Verringerung der Amplitude und Erhéhung der Schwingfrequenz, Bild 69. Die
Beschleunigung der Schwingung ist in Bild 71 aufgrund des zu gro3en Spektralli-
nienabstands nicht zu erkennen. Dementgegen wird die Abnahme der Amplitude
klar herausgestellt. Bei gesperrter Federung ergeben sich die gleichen Ergebnis-
se, Bild 70 und Bild 72. Die Beschleunigung der Schwingung ist im Zeitbereich
deutlicher herauszulesen, die Abnahme der Amplitude deutlicher im Frequenzbe-

reich.

250 ‘
Federung aktiviert —— 0,75-c__=1394 kN/m‘=
——0,9:c,,=1373 kN/m*~
“— 7
gmm 0,75
1,5
) ’
2 W a m
©
2 200 \ N/
c
o 0,75 |
175 FCZ:ClZ.f o i 1-01221859 kN/m™=
c,,=1859 kN/m" 1,1-c,,=2045 kN/m"
c,,=142 ——1,5:¢,=2789 kN/m®=
150
0 1 S 2
Zeitt

Bild 69 : Auswirkung der Variation des ersten Steifigkeitsparameters c;z am linken
Vorderreifen (650/65 R34, pi=2,2 bar, Fz=22,6 kN, v=0 km/h) im Zeitbe-
reich bei aktivierter Federung. Unten Ilinks, die aus dem

Prufstandsversuch ermittelten Steifigkeitsparameter.
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Bild 70 : Auswirkung der Variation des ersten Steifigkeitsparameters c;z am linken
Vorderreifen (650/65 R34, pi=1,0 bar, Fz=22,6 kN, v=0 km/h) im Zeitbe-
reich bei gesperrter Federung. Unten Ilinks, die aus dem

Prufstandsversuch ermittelten Steifigkeitsparameter.
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Bild 71 : Auswirkung der Variation des ersten Steifigkeitsparameters ciz am linken
Vorderreifen (650/65 R34, pi=2,2 bar, Fz=22,6 kN, v=0 km/h) im Fre-
quenzbereich bei aktivierter Federung. Unten rechts, die aus dem

Prufstandsversuch ermittelten Steifigkeitsparameter.
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Bild 72 : Auswirkung der Variation des ersten Steifigkeitsparameters c;z am linken
Vorderreifen (650/65 R34, pi=1,0 bar, Fz=22,6 kN, v=0 km/h) im Fre-
guenzbereich bei gesperrter Federung. Oben rechts, die aus dem

Prufstandsversuch ermittelten Steifigkeitsparameter.

6.5.2 Einfluss von cyz auf den Schwingungsverlauf

Wie bereits in Kap. 6.5.1 fur den ersten vertikalen Reifensteifigkeitsparameter ciz
durchgefuhrt, so wird an dieser Stelle der Einfluss der Variation des zweiten verti-
kalen Reifensteifigkeitsparameters c,; (siehe Gl. (9)) auf den Schwingungsverlauf
bei aktivierter und gesperrter Vorderradfederung im Zeit- und Frequenzbereich
dargestellt. Die Diagramme zu ¢,z (Bild 73 bis Bild 76 ) scheinen auf den ersten
Blick denen in Kap. 6.5.1 sehr ahnlich zu sein. Es ist ebenfalls ein kontinuierlicher
Einfluss von ¢,z auf den Schwingungsverlauf zu erkennen. Im Gegensatz zu ciz
wirkt sich die prozentuale Veranderung jedoch empfindlicher aus. Bei genauerem
Hinsehen ist aber ein gegenteiliger Effekt zu beobachten. Eine Vergro3erung des
zweiten Steifigkeitsparameters fuhrt zu einer Erhohung der Amplitude und Ver-
langsamung der Schwingung. Dieses Verhalten scheint unplausibel, da eine star-
kere Progression zu einem steileren Verlauf der Kraft-Weg-Kennlinie fuhrt. Die
Erklarung hierzu ist in Bild 77 zu finden. Bei realistischen Einfederungen von
deutlich weniger als einem Meter ist die Vertikalkraft des Reifens desto grol3er, je

kleiner der zweite Steifigkeitsparameter ist.
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Bild 73 : Auswirkung der Variation des zweiten Steifigkeitsparameters c,z am lin-
ken Vorderreifen (650/65 R34, pi=2,2 bar, Fz=22,6 kN, v=0 km/h) im
Zeitbereich bei aktivierter Federung. Unten links, die aus dem

Prufstandsversuch ermittelten Steifigkeitsparameter.
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Bild 74 : Auswirkung der Variation des zweiten Steifigkeitsparameters c,; am lin-
ken Vorderreifen (650/65 R34, pi=1,0 bar, Fz;=22,6 kN, v=0 km/h) im
Zeitbereich bei gesperrter Federung. Unten , die aus dem Prifstands-
versuch ermittelten Steifigkeitsparameter.
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Bild 75: Auswirkung der Variation des zweiten Steifigkeitsparameters c,z am lin-
ken Vorderreifen (650/65 R34, pi=2,2 bar, F;=22,6 kN, v=0 km/h) im Fre-
quenzbereich bei aktivierter Federung. Unten rechts , die aus dem

Prufstandsversuch ermittelten Steifigkeitsparameter.
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Bild 76 : Auswirkung der Variation des zweiten Steifigkeitsparameters c,z am lin-
ken Vorderreifen (650/65 R34, pi=1,0 bar, Fz=22,6 kN, v=0 km/h) im Fre-
quenzbereich bei gesperrter Federung. Oben rechts , die aus dem

Prufstandsversuch ermittelten Steifigkeitsparameter.
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Diese Abhangigkeit setzt sich auch bei Steifigkeitswerten kleiner eins fort. Ober-
halb eines Meters schneiden sich sdmtliche Kurven und kehren das beschriebene

Verhalten um.
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Bild 77 . Auswirkung des zweiten Steifigkeitsparameters ¢,z auf den Kraft-Weg-
Verlauf des Vorderreifens (650/65 R34, pi=2,2 bar, v=0 km/h)

6.5.3 Einfluss von dz auf den Schwingungsverlauf

In Bild 78 bis Bild 81 ist gezeigt, dass auch die Variation des Dampfungsfaktors
zu kontinuierlichen Anderungen im Schwingungsverlauf fiihrt. Allerdings beein-
flusst die Reifenddmpfung den Schwingungsverlauf des Gesamtfahrzeugs bei
aktivierter Vorderradfederung nur geringfiigig, Bild 78 und Bild 80. Die Kurven mit
90 oder 110 % des urspriinglichen Wertes unterscheiden sich kaum vom origina-
ren Verlauf. Selbst bei Reduzierung des Dampfungsfaktors auf 1 % oder Verviel-
fachung auf 500 % weichen die Kurven nur geringfligig ab. Bei gesperrter Vorder-
radfederung ist der Einfluss der Reifendampfung deutlicher. Halbierung oder Ver-
dopplung des Dampfungsfaktors wirken sich deutlich auf das Schwingungsverhal-
ten aus, Bild 79 und Bild 81. In Bild 79 ist die sehr geringe Beeinflussung des
Dampfungsfaktors auf die Eigenfrequenz besonders anschaulich. Das ideale Ab-
klingverhalten bei allen Dampfungsfaktoren ist durch den stehenden Reifen be-

grindet. So gibt es keine Einwirkungen der Unrundheit. Aber auch bei Vorwarts-
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fahrt ist ein Abgleich zwischen Messung und Simulation mdglich. Durch die in
Kap. 3.3.3 vorgestellte Erfassung der Unrundheit am Versuchsfahrzeug ist es
maoglich diese im Reifenmodell zu hinterlegen und mit Hilfe von Start-Drehwinkel
und Start-Drehgeschwindigkeit des Rades in der Simulation auch exakt nachzu-
fahren. Der starkere Einfluss der Reifendampfung bei gesperrter Vorderradfede-
rung ist begrindet in der Geschwindigkeitsabhangigkeit der Dampfungskraft,
Gl. (59). Bei starrer Vorderachse liegt die Schwing-Eigenfrequenz etwa doppelt so
hoch wie bei gefederter Vorderachse. Dies beeinflusst auch die Einfeder-
geschwindigkeit. Der Dampfungsparameter lasst sich desto praziser ermitteln, je

hoher die Einfedergeschwindigkeit ist.
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Bild 78 : Auswirkung der Variation des Dampfungsparameters d; am linken Vor-
derreifen (650/65 R34, pi=2,2 bar, Fz=22,6 kN, v=0 km/h) im Zeitbereich
bei aktivierter Federung. Unten links , der aus dem Prifstandsversuch

ermittelte Dampfungsparameter.
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Bild 79 : Auswirkung der Variation des Dampfungsparameters d; am linken Vor-
derreifen (650/65 R34, pi=1,0 bar, Fz=22,6 kN, v=0 km/h) im Zeitbereich

bei gesperrter Federung. Unten links , der aus dem Prifstandsversuch

ermittelte Dampfungsparameter.

8
—e— 0,01-d_=60 Ns/m
mm 0,01 ‘
0,9-dZ:5391 Ns/m
< J —=—1.d_=5990 Ns/m
2 1,1-d,=6589 Ns/m
2 5 A ——5.d,=29950 Ns/m
2 |
< / \ F_,=d,-(d/dt)-f
5 .4 \ d,=5990 Ns/m
—
0 Federung aktiviert ‘

0 1 2 3 Hz 4
Frequenz f_

Bild 80 : Auswirkung der Variation des Dampfungsparameters d; am linken Vor-
derreifen (650/65 R34, pi=2,2 bar, Fz=22,6 kN, v=0 km/h) im Frequenz-
bereich bei aktivierter Federung. Unten rechts , der aus dem

Prufstandsversuch ermittelte Dampfungsparameter.
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Bild 81 : Auswirkung der Variation des Dampfungsparameters d; am linken Vor-
derreifen (650/65 R34, pi=1,0 bar, Fz=22,6 kN, v=0 km/h) im Frequenz-
bereich bei gesperrter Federung. Oben rechts , der aus dem

Prufstandsversuch ermittelte Dampfungsparameter.

6.5.4 Iteration am Modell und Bewertung des Verfahr  ens

In den Kapiteln 6.5.1 bis 6.5.3 wurden die Einfliisse der drei Feder- und Dampfer-

parameter analysiert. Die wichtigsten Ergebnisse sind zusammengefasst:

* iz Erhoéhung des Parameterwertes fuhrt zu Verringerung der
Amplitude der Einfederung und Erhdhung der Frequenz

* Cyz: Erhohung des Parameterwertes verursacht Vergrof3erung der
Amplitude der Einfederung und Verringerung der Frequenz

* dz: Erhohung des Parameterwertes verstarkt das Abklingverhalten,

sehr geringer Einfluss auf Eigenfrequenz

Die Variation der Steifigkeitsparameter bewirkt, wenn auch bei gegenséatzlicher
Veranderung, optisch die gleiche Einflussnahme auf den Schwingungsverlauf. Die
unterschiedlichen Funktionen, Grundsteifigkeit beim ersten und Progression der
Kennlinie beim zweiten Parameter, sind weder im Zeit- noch im Frequenzbereich
erkennbar. Eine eindeutige ldentifikation ist daher nicht méglich. Der Dampfungs-
parameter ist in der Regel sehr gering. Starke Veranderungen des Wertes wirken

sich nur geringfugig auf den Schwingungsverlauf aus und verhindern eine exakte
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Bestimmung. Dennoch ist durch manuelle Iteration eine gute Ubereinstimmung

zwischen Messung und Simulation moglich, wie Bild 82 bis Bild 85 zeigen.

300 ‘ - ‘
——Messung  F =c_-f % +d_-(d/dt)-f
mm Simulation ¢ -0,93.1859 kN/m*==1729 kN/m®
"é \ c,,=1,08-1,42=1,53
5 250 d,=2,5-5990 Ns/m=14975 Ns/m
=
ko
=
L
200 -{—— V’\/ﬁ\m
Federung aktiviert
150 ‘
0 1 2 3 s 4

Zeit t
Bild 82 : Vergleich von Messung und Simulation nach Iteration aller Reifenpara-
meter am linken Vorderreifen (650/65 R34, pi=2,2 bar, v=0 km/h) im Zeit-

bereich bei aktivierter Federung

300 - :
mm — Messung F=c,f ™ +d_-(d/dt) f
Simulation = _ c,
_ \ c,,=0,82:1859 kN/m
=2 250 =1524 kN/m®= T
S c,,=1-1,42=1,42
) _ -
E 200 /\ dz—1,18-5990 Ns/m=7068 Ns/mi
£
i /\/ ‘
150 \/ ~
Federung gesperrt
100 ‘
0 1 2 3 S 4

Zeit t
Bild 83 : Vergleich von Messung und Simulation nach Iteration aller Reifenpara-
meter am linken Vorderreifen (650/65 R34, pi=1,0 bar, v=0 km/h) im Zeit-

bereich bei gesperrter Federung
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Bild 84 : Vergleich von Messung und Simulation nach Iteration aller Reifenpara-
meter am linken Vorderreifen (650/65 R34, pi=2,2 bar, v=0 km/h) im Fre-

qguenzbereich bei aktivierter Federung

30 - \
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< 20 c,,=1-1,42=1,42
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Bild 85: Vergleich von Messung und Simulation nach Iteration aller Reifenpara-
meter am linken Vorderreifen (650/65 R34, pi=1,0 bar, v=0 km/h) im Fre-

qguenzbereich bei gesperrter Federung

Besonders gut gelingt die Ubereinstimmung bei gesperrter Vorderradfederung. Bei
aktivierter Vorderradfederung existiert in der Messung eine Oberschwingung, die
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im Modell nur in geringerer Starke wiedergegeben wird. Diese Differenz lasst sich

durch Variation der Reifenparameter nicht ausgleichen.

Der erste vertikale Reifensteifigkeitsparameter c;7 liegt 7 % (aktivierte Federung)
bzw. 18 % (gesperrte Federung) unterhalb des mit dem Flachbandprifstand ermit-
telten Wertes. Der zweite vertikale Reifensteifigkeitsparameter c,; weist eine ma-
ximale Abweichung von 8 % auf. Wie bereits erwahnt, ist die Identifikation nicht
eindeutig. Eine andere Verteilung von erstem und zweitem Steifigkeitsparameter
kann einen sehr ahnlichen Schwingungsverlauf zur Folge haben. Bei der iterativen
Bestimmung der Dampfung ist nur bei gesperrter Vorderradfederung ein guter
Wert mit 18 % Abweichung erzielbar. Die aktivierte Vorderradfederung und die
damit verbundene schlechtere Modellqualitéat erschwert die Iteration des Damp-

fungsparameters d; und ergibt einen Wert von 250 % tber dem Prifstandswert.

Die Iteration am Fahrzeug mit dem vorgestellten Verfahren ist prinzipiell méglich.
Jedoch ist die Zuordnung von Werten zu den einzelnen Steifigkeitsparametern
nicht eindeutig. Einen erheblichen Einfluss auf die Qualitat der Iteration hat die
Modellgute. Eine hohe Modellgite ist allerdings nur mit groRem Aufwand zu erzie-
len, besonders bei komplexen technischen Elementen wie einer hydropneumati-
schen Federung. Aber auch die Beschaffung der Tragheitsparameter ist aufwen-
dig. Das Verfahren wurde in dieser Ausarbeitung nur am stehenden Fahrzeug
getestet. Versuche wahrend der Fahrt brauchten zusatzlich zum Auslésemecha-
nismus noch einen Anhebemechanismus, der sich an einem anderen Objekt ab-

stitzen misste und damit den Aufwand nochmal erhéhen wirde.
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7 AUSBLICK

Die in dieser Arbeit vorgestellten Ergebnisse zur Identifikation einiger Reifenpara-
meter ohne Vorhandensein entsprechender Prifstande sollen die Integration der
Mehrkdrpersimulation in den Entwicklungsprozess von Ackerschleppern und
landwirtschaftlichen Fahrzeugen férdern. Voraussetzung daflr ist die Ausstattung
von Fahrzeugen mit Messtechnik. Neben einigen Standardsensoren sind mindes-
tens zwei kostenintensive Kraftmessfelgen notwendig. Die in dieser Arbeit vorge-
stellten Messrader kdnnen aufgrund ihrer Modularitat fur viele verschiedene Rad-
grolRen eingesetzt werden. Die Aufnahme von Lastkollektiven oder die Unterstit-
zung bei der Entwicklung von Fahrerassistenzsystemen sowie die Moglichkeit des
Einsatzes mit Zwillingsreifen und Radgewichten erweitern das Einsatzspektrum.
Somit ist das Potential fur eine feste Integration der Kraftmessfelgen in die Fahr-
zeugentwicklung gegeben. Fur das Mehrkoérpermodell sind ferner die korrekten
Massenwerte erforderlich. Diese kénnen, wie in dieser Arbeit vorgestellt, aus Mes-
sungen ermittelt werden. Es ist jedoch auch mdglich, diese aus CAD-Daten zu
gewinnen. Dies gelingt jedoch nur, wenn Massenkenndaten streng im Aufbau des
digitalen Prototyps hinterlegt werden. Die Erfullung aller Voraussetzungen zur

Reifenparameteridentifikation bei tberschaubaren Kosten ware damit moglich.

Unter der Annahme des Vorhandenseins einer asphaltierten Versuchsflache aus-
reichender Grof3e ist es mit Hilfe weniger Versuche problemlos mdglich, dynami-
schen Abrollradius, Unrundheit, Rollwiderstandsbeiwert und Umfangskraftbeiwert-
Schlupf-Kennlinie zu ermitteln. FiOr die Aufnahme der Seitenkraft-
Schréaglaufwinkel-Kennlinie sind zahlreiche Ballastierungen notwendig, um eine
ausreichende Datengrundlage zu erhalten. Abhangig von dieser Datengrundlage
ergibt sich die Grol3e der Kennlinienausschnitte. Diese Ausschnitte kbnnen durch
Extrapolation zu Kennlinien vervollstandigt werden. Gro3e Schraglaufwinkel kon-
nen aufgrund der frihen fahrdynamischen Grenzen von Ackerschleppern jedoch

nicht erreicht werden.
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Die Bestimmung der physikalischen Parameter vertikale Steifigkeit und Dampfung
konnten am stehenden Versuchsfahrzeug mit einer Abweichung von £20 % ermit-
telt werden. Es zeigt sich jedoch, dass Ergebnisse an einem fahrenden Fahrzeug
nur mit deutlich erhbhtem Versuchsaufwand zu erzielen sind, da gezielte Anre-
gungen wahrend der Fahrt erzeugt werden mussen. Ferner benétigt ein vollstan-
diges Reifenkennfeld mit unterschiedlichen Radlasten und Geschwindigkeiten ein
sehr ausfuhrliches Testprogramm. An dieser Stelle stellt ein Priifstand die deutlich
elegantere Lésung dar. Empfohlen sei ein System mit minimierten Fehlereinfluss-
grof3en, idealerweise ein Einmassenschwinger. Die vertikale Dampferkraft Gbt nur
geringen Einfluss auf das Gesamtschwingungsverhalten aus. Wegen ihrer Ge-
schwindigkeitsabhangigkeit erleichtern sehr schnelle Bewegungen die Parameter-
bestimmung. Fir die laterale und longitudinale Reifenrichtung sind die Steifigkei-
ten des stehenden Reifens in erster Naherung ausreichend. Ein etwaiger Prif-
stand, der diese Forderungen abdeckt und den modernen Ackerschlepperreifen
entsprechend dimensioniert ist, ware in der Lage die fir den Fahrkomfort elemen-

taren Feder- und Dampfereigenschaften prazise zu bestimmen.
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