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Vil Kurzfassung

KURZFASSUNG

Die zunehmende Globalisierung der Landwirtschaft und der damit verbundene
Kostendruck waren in den letzten Jahren der wesentliche Entwicklungstreiber in
der Agrartechnik. Die neuen Technologien zielen zumeist auf eine Effizienzsteige-
rung ab. Eine der dazu ergriffenen Malinahmen ist die Anhebung der Maximalge-
schwindigkeit von Ackerschleppern und selbstfahrenden Erntemaschinen auf 60
beziehungsweise 40 km/h. Transport- und Umsetzzeiten kdnnen so wesentlich re-
duziert werden. Im Zuge dessen wurden technische MaRnahmen getroffen, die
Fahrsicherheit zu gewahrleisten und den Fahrkomfort weiter zu steigern. Vorder-
achsfederungen, semiaktive Kabinenfederungen und aktive Sitzfederungen sind
heute Stand der Technik. Zur Auslegung und Optimierung dieser Systeme wird
zunehmend die Mehrkoérpersimulation (MKS) eingesetzt. Voraussetzung fur ein
aussagekraftiges Simulationsergebnis ist ein valides Reifenmodell. Auf dem Markt
verfugbare Reifenmodelle legen ihren Fokus auf Applikationen im PKW- und Nutz-
fahrzeugbereich. Das fur Ackerschlepperreifen typische nichtlineare Verhalten
oder die Reifenunrundheit sind Aspekte, die dabei nicht berlcksichtigt werden

mussen.

Am Institut fur Agrartechnik der Universitat Hohenheim wurden im Rahmen vieler
Forschungsprojekte die speziellen Eigenschaften von Ackerschlepperreifen unter-
sucht und modelliert. Dabei standen zumeist fahrdynamisch relevante Themen im
Vordergrund. Das Hohenheimer Reifenmodell fasst die dabei gewonnenen Er-
kenntnisse in einem dreidimensionalen, transienten Ansatz zusammen. Mit dem
nichtlinearen Modell kann die Fahrdynamik von Landmaschinen auf ebenem, fes-

tem Untergrund untersucht werden.

Im Rahmen dieser Arbeit wurde das Hohenheimer Reifenmodell funktional erwei-
tert, so dass Langs- und Vertikalkrafte bei der Uberfahrt von Unebenheiten be-
rechnet werden konnen. Mit dem erweiterten Hohenheimer Reifenmodell sind so-
mit nicht nur fahrdynamische Untersuchungen maglich. Es kann auch dazu ge-
nutzt werden, den Fahrkomfort betreffende Merkmale zu analysieren und zu opti-
mieren. Bei der Entwicklung standen eine einfache Parametrierbarkeit, kurze Re-

chenzeiten und eine hohe Modellgute im Vordergrund.
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Zur Umsetzung der Projektziele wurde ein Speichenmodell entwickelt, dessen
Aufbau vollig unabhangig von dem bisherigen Einpunktkontaktmodell gestaltet
wurde. Zugunsten kurzer Rechenzeiten verteilen sich die Kraftelemente nicht Uber
den gesamten Umfang, sondern nur innerhalb eines Kreissektors. Dessen Grolie
wird zu Beginn der Simulation in Abhangigkeit der maximalen Fahrbahnuneben-
heit definiert. Im Ergebnis erreicht das MATLAB/Simulink-Modell einen Echtzeit-
faktor von 0,6. Die Scherkrafte im Reifenlatsch werden Uber Stick-Slip-Kontakte
dargestellt. Unter der Verwendung der MATLAB/Simulink-Toolbox Stateflow wird
der Haftzustand exakt abgebildet und muss nicht Uber Naherungsfunktionen be-
schrieben werden. Mit der feinen Diskretisierung des Reifenlatsches mussen zur
Simulation des Ruckstellmoments keine Annahmen mehr Uber die Scherkraftver-
teilung in der Aufstandsflache getroffen werden. Sie ergibt sich intrinsisch aus dem
Modellaufbau und erlaubt die Berechnung der Lenkkrafte von stehenden oder
langsam abrollenden Radern — eine weitere neue Anwendungsmaoglichkeit. Zur
Darstellung der Reifenunrundheit werden den Speichenelementen unterschiedli-
che Langen zugeordnet. Dabei werden nicht nur die fur die Fahrdynamik wichtige
Unrundheit erster bis dritter Ordnung bertcksichtigt, sondern auch die Stollen- und
Stollenpaaranregung. In dem Reifenmodell ist eine Auswertroutine integriert, mit
der Simulations- und Messdaten im Zeit- und Frequenzbereich verglichen und
analysiert werden koénnen. Daruber hinaus ist es moglich, die Simulationsergeb-
nisse zu animieren und sich wahrenddessen neben den Verformungen die be-

rechneten Normal- und Scherkrafte im Reifenlatsch darstellen zu lassen.

Alle siebzehn Reifenparameter haben einen physikalischen Hintergrund. Zu deren
Bestimmung stehen am Institut zwei Prufstande zur Verfligung. Zur Charakterisie-
rung des vertikalen Reifenverhaltens wird der Flachbandprifstand herangezogen.
Neben dem Ausschwingverhalten wird dazu die Schluckrate des Reifens fur un-
terschiedliche Radlasten und Hindernisformen untersucht. Die Reifenunrundheit
wird ebenfalls mit dem Flachbandprifstand gemessen. Die horizontalen Eigen-
schaften des Reifenmodells leiten sich aus der Triebkraft-Schlupfkurve sowie der
Seitenkraft-Schraglaufwinkelcharakteristik ab. Diese konnen mit der Einzelrad-

messeinrichtung bestimmt werden.
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Die Validierung des Reifenmodells nahm bei seiner Entwicklung einen besonderen
Stellenwert ein und gliedert sich in drei Teile. Zunachst wurde das dreidimensiona-
le Verhalten auf ebenem Untergrund untersucht. Hier konnte eine vergleichbare
Modellgute wie die des urspringlichen Einpunktkontaktmodells erreicht werden.
Im nachsten Schritt wurde die Einzelradmesseinrichtung genutzt, um das Verhal-
ten eines einzelnen Rades bei der Hindernisiberfahrt zu validieren. Dabei wurde
der Einfluss von Reifengrof3e, Hindernisform, Fahrgeschwindigkeit, Reifeninnen-
druck sowie Radlast eruiert. Der Vergleich zwischen gemessenen und simulierten
Radnabenkraften zeigt fiir alle Parametervariationen ein hohes MaR an Uberein-
stimmung. Die Uberprifung des Gesamtfahrzeugverhaltens stellte den finalen
Schritt in der Validierung dar. Dazu wurde ein Versuchsschlepper verwendet, der
mit drei Kraftmessfelgen ausgestattet ist. Im Rahmen der Untersuchungen zeigte
sich der besondere Einfluss der Langs- auf die Vertikalkrafte der angetriebenen
Hinterrader. Gleichzeitig konnte eine deutliche Interaktion zwischen den Schwin-
gungen an Vorder- und Hinterachse beobachtet werden. Die Simulation spiegelt
diese Aspekte mit groRer Genauigkeit wider und erreicht auch insgesamt eine gu-
te Korrelation mit den gemessenen Radnabenkraften. Mit dem erweiterten Hohen-
heimer Reifenmodell steht somit ein valides Werkzeug flir die Analyse und Opti-
mierung des Fahrverhaltens von Ackerschleppern und selbstfahrenden Erntema-

schinen zu Verfugung.
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ABSTRACT

The increasing globalisation of agriculture and the associated pressure to cut
down costs were the key drivers for the development of agricultural machinery dur-
ing the last few years. Most of the new technology aims to improve cost efficiency.
One of the measures taken towards the latter is increased driving speed of stan-
dard tractors and self-propelled harvesters of up to 60 and 40 km/h, respectively.
As a result, transportation and driving times can be reduced. With this in mind
technical adaptations were made in order to ensure driving safety and improved
driving comfort. Front axle suspensions, semi-active cab suspensions and actively
suspended driver’'s seats constitute the current state of the art. Within the design
and optimisation process of these systems, multi-body simulation (MBS) is in-
creasingly being applied. An integral part of an MBS vehicle model is a valid tyre
model, which is crucial for obtaining meaningful results. Currently available tyre
models focus on applications within the car and utility vehicle sector. Nonlineari-
ties, which are associated with the high deflections of agricultural tyres and the ra-
dial run-out, are aspects that do not have to be considered for tyre models tar-

geted to this sector.

At the Institute of Agricultural Engineering at the University of Hohenheim a lot of
research effort has been invested in clarifying and modelling the properties of agri-
cultural tyres. Most of the recent Institute's research projects in that area focus on
topics that are relevant to driving dynamics of agricultural vehicles. The product of
this work, the Hohenheim Tyre Model, summarizes the findings on the basis of a
three-dimensional, transient approach. With the aid of this nonlinear model the
driving dynamics of machines equipped with high volume, agricultural tyres can be

investigated on level, hard surfaces.

As the core part of this follow-up project, the Hohenheim Tyre Model was ex-
tended so that it is capable to calculate longitudinal and vertical forces during driv-
ing over obstacles. As a result, the advanced Hohenheim Tyre Model can be em-
ployed to analyse and improve issues that are relevant to not only driving dynam-

ics, but also ride comfort. During the development phase a simple parameterisa-
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tion process, short computation times and high model quality were the main objec-

tives to achieve.

In order to attain these goals a multi-spoke model was developed. Its structure is
completely independent and different from the design of the original, single point
contact based model. For the sake of short computation times the force elements
are not distributed around the entire circumference but just in an arc segment of
the tyre circumference. The size of this segment depends on the maximum obsta-
cle height and is set during the initialisation phase of the simulation. As a result,
the MATLAB/Simulink model achieves a real time factor of 0.6. The shear forces
acting in the contact patch are described via a stick-slip contact. By using the
MATLAB/Simulink toolbox Stateflow, the stick condition can be described accu-
rately without using approximation functions. Since the shear force distribution in
the contact patch can be accurately depicted, the self-aligning torque of standing
or rather slowly rolling tyres can be computed, which is another, new field of appli-
cation. Radial run-out is adjusted by assigning different lengths to the radially ar-
ranged spokes. Thereby, not only the first to third order of the run-out is consid-
ered but also the excitation due to the lugs and lug pairs, respectively. Within the
tyre model an evaluation routine was integrated, which enables the user to ana-
lyse and compare simulation and measurement data both in the time and the fre-
quency domain. Moreover, the simulated tyre behaviour can be animated. During
the animation, deflections as well as normal and shear force distribution in the

contact patch are highlighted.

All seventeen parameters of the advanced Hohenheim Tyre Model have a physical
meaning. For their determination two in-house test stands are available. Vertical
tyre characteristics are investigated with the aid of the flat belt test rig. Therefore,
free oscillation tests are conducted. In addition to that, the absorption coefficient of
the tyre is assessed for different obstacle shapes and wheel loads. The flat belt
test rig is also used to measure the radial run-out of the tyre. Horizontal tyre model
properties are derived from the traction-slip curve and the lateral force-slip angle

characteristic. These can be assessed with the single wheel test-rig.
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Validation received special attention during the development of the tyre model and
was divided into three parts. First, the three-dimensional tyre behaviour on level
surfaces was investigated. Thereby a model quality on a par with that of the origi-
nal single point contact based model was achieved. Within the next step the single
wheel test-rig was used to validate the model behaviour during obstacle passages.
During the test series, the influence of tyre size, obstacle shape, driving speed, in-
flation pressure and also wheel load was examined. The comparison between
measured and simulated wheel hub forces revealed a high level of agreement for
all parameter variations. Checking the vehicle behaviour denotes the final step
during the validation phase. For this, a test tractor with three force measuring rims
was employed. During the course of investigation, significant influence of the longi-
tudinal forces onto the vertical wheel hub forces of the driven rear wheels was
recognized. At the same time there is a clear interaction between the oscillations
of the front and rear axle. Simulation reflects both aspects precisely and also gen-
erally achieves a high degree of agreement with measurements. Thus, the ad-
vanced Hohenheim Tyre Model is deemed a valid tool, which can be used to in-
vestigate and optimise driving dynamics and comfort of tractors and self-propelled

harvesters.
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1 EINLEITUNG

Die Landwirtschaft unterliegt seit Jahrzehnten einem anhaltenden Strukturwandel
und einer immer weiter fortschreitenden Professionalisierung. Im Zuge einer 6ko-
nomisch und 6kologisch motivierten Effizienzsteigerung wird dabei die Grof3e der
Maschineneinheiten immer weiter gesteigert und gleichzeitig deren Auslastung er-
hoht. Beides fuhrt zu einer VergroRerung des Einsatzradius. Dies beeinflusst nicht
nur die Wirtschaftlichkeit von Maschinen im Transporteinsatz. Auch die Umsetzzeit
und damit die Effektivitdt von zur Feldarbeit eingesetzten Ackerschleppern und
selbstfahrenden Arbeitsmaschinen sind davon betroffen. Durch den Klimawandel
bedingt immer kurzer werdende Erntefenster sind ein zusatzlicher Anreiz, die Ma-
ximalgeschwindigkeit von landwirtschaftlichen Maschinen zu erhéhen. Derzeit liegt
die Hochstgeschwindigkeit von heckgelenkten Selbstfahrern bei 40 km/h [1]. Die
Maximalgeschwindigkeit von Standardtraktoren wurde auf 60 km/h erhdht [2]. So
wird man dem Trend gerecht, dass Schlepper auch in Zukunft die dominierenden
Transportmaschinen in der Landwirtschaft sein werden [3] und Transportfahrten

zwischen 20 [4] und 35% [5] der Einsatzzeit ausmachen.

Mit dieser Entwicklung haben Fahrsicherheit und Komfortverhalten weiter an Be-
deutung gewonnen. Waren Fahrerassistenzsysteme lange Zeit nicht als Kunden-
nutzen kommunizierbar [6], integrieren nun unterschiedliche Standardschlepper-
hersteller Antiblockiersysteme (ABS) in ihr Fahrwerkskonzept [7,8]. Dieser Trend
zeichnet sich ab, obwohl ABS in Traktoren mit einer Hochstgeschwindigkeit von
<60 km/h — im Gegensatz zu LKW — noch nicht gesetzlich vorgeschrieben ist [9].
Teilweise profitieren auch Anhanger von dem Technologietransfer aus der Nutz-
fahrzeugsparte und kénnen mit ABS und Rollstabilisierungssystem ausgestattet
werden. Bei Transportfahrten mit ungefederten Ackerschleppern wird die nach
ISO 2631 [10] zulassige Schwingungsbelastung auf den Fahrer unter Umstanden
schon nach weniger als 1,5 Stunden erreicht [4]. Dies ist neben der erhdhten
Fahrsicherheit und einer geringeren Bauteilbeanspruchung ein weiterer Grund da-
fur, dass sich gefederte Vorderachsen bei Standardschleppern etabliert haben.

Eine Federung der Hinterachse wirkt sich zwar positiv auf die genannten Aspekte
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aus [9], hat sich jedoch aus funktionalen und wirtschaftlichen Grinden bei Stan-
dardschleppern nicht durchgesetzt. Aktiv gefederte Sitze [11,12] und gefederte
Kabinen [13] erhdhen den Fahrkomfort. Semiaktiv gefederte Fahrwerke bieten in
Bezug auf Fahrkomfort und Sicherheit Vorteile [14].

Um das Potential der genannten Systeme ausnutzen zu konnen, bedarf es einer
sorgfaltigen Auswahl und Parametrierung der Komponenten. Die im Vergleich zur
PKW-Branche deutlich geringeren Stuckzahlen und Personalressourcen haben
eine breite EinflUhrung der Mehrkorpersimulation (MKS) als Hilfsmittel in diesem
Entwicklungsprozess lange erschwert [15]. Nach weiteren zehn Jahren lasst sich
resumieren, dass alle fihrenden Landmaschinenhersteller die MKS erfolgreich
einsetzen. Sie wird unter anderem dazu genutzt, kinematische Fragestellungen zu
bearbeiten, Feder- und Dampfereigenschaften von Systemen auszulegen oder
Bauteilbeanspruchung zu simulieren [16]. Die daraus resultierenden Lastkollektive
konnen zur Lebensdauerberechnung herangezogen werden [17,18]. So kann der
Bau von Prototypen eingeschrankt werden und dient im Idealfall nur noch der Va-
lidierung des gewahlten Layouts. Bei der Aussagekraft und Qualitat von MKS-
Modellen hat das Reifenmodell einen besonderen Stellenwert [19]. Dies gilt insbe-
sondere fur Fahrzeuge mit ungefederten oder nur teilgefederten Fahrwerken. Hier
bestimmt der Reifen mit seinen Eigenschaften mal3geblich das Fahrzeugverhalten
[20].

Um dieses moglichst genau zu reproduzieren, wurde am Institut fur Agrartechnik
der Universitat Hohenheim ein dreidimensionales, transientes Reifenmodell entwi-
ckelt — das Hohenheimer Reifenmodell [21,22]. Dieses Reifenmodell zielt auf die
Untersuchung fahrdynamischer Aspekte ab. Gegenstand dieser Arbeit ist es, das
bisherige Modell so zu erweitern, dass auch Aussagen zum Fahrkomfort getroffen
werden konnen. Dabei steht die Berechnung von Langs- und Vertikalkraften bei

der Uberfahrt von diskreten Hindernissen im besonderen Fokus.
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Innerhalb dieses Kapitels wird zunachst auf Untersuchungen zum Thema Acker-
schlepperreifen eingegangen. Reifenmodelle, die sich zur Simulation von Hinder-
nistberfahrten und dem Passieren von Schlechtwegstrecken eignen, thematisiert
der darauf folgende Abschnitt 2.2.

2.1 Reifenuntersuchungen

Ferhadbegovi¢ erarbeitete in [21] einen detaillierten Uberblick zum Thema Reifen-
untersuchungen. Dabei wird ein besonderer Fokus auf fahrdynamikrelevante Fra-
gestellungen gelegt. Schulze Zumkley erganzt diese Zusammenfassung im be-
sonderen Hinblick auf Methoden der Reifenparametrierung [23]. Brinkmann geht
sehr detailliert auf Veroffentlichungen zum Thema Reifeneigenschwingungen ein
[24]. In diesem Abschnitt werden Arbeiten aufgegriffen, die auf Untersuchungen
des Reifenverhaltens bei Hindernisuberfahrt abzielen. Besondere Beachtung fin-

den hier Untersuchungen zu landwirtschaftlichen Reifen.

In seinem Anforderungsprofil fur Reifenmodelle beschrankt Adamski den relevan-
ten Frequenzbereich fur Komfortuntersuchungen und Lastkollektivermittiungen auf
unter 30 Hz [25]. Nach Zhang sind Schwingungen in einem Frequenzband von 5-
50 Hz komfortrelevant [26]. Wahrend fur fahrdynamische Betrachtungen Frequen-
zen bis 5 Hz von Belang sind, spielen fur die Akustik Frequenzen ab 40 Hz eine
Rolle [26]. Peng und Lines [27] heben hervor, dass vertikale Schwingungen zwi-
schen 4 und 8 Hz besonders groRen Einfluss auf das menschliche Komfortemp-
finden nehmen. Gleiches gilt fur longitudinale und laterale Schwingungen bis 2 Hz.
Dies wird in der Norm ISO 2631 [10] in Form einer Frequenzbewertung bertck-

sichtigt.

Insbesondere komfort- und fahrdynamikrelevante Schwingungen werden durch

das Reifenverhalten mal3geblich beeinflusst. Der Einfluss der Reifenschwingun-
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gen auf die Gerauschentwicklung wurde untersucht [28] und ist aus der Praxis

auch bekannt, soll aber nicht Thema dieser Recherche sein.

Prinzipiell kdnnen Reifenschwingungen beziehungsweise Radlastschwankungen
sowohl reifen- als auch fahrbahnspezifische Ursachen haben [29]. Bei den reifen-
spezifischen Ursachen kann man zwischen Schwingungen, die durch die Unrund-
heit des Reifens bedingt sind und Eigenschwingungen des Reifens differenzieren.
Fliehkrafte, die durch die Unwucht des Ackerschlepperreifens verursacht werden,
sind aufgrund der geringen Raddrehzahlen nur von untergeordneter Bedeutung
[30]. Die Eigenschwingungen eines Reifens kdnnen durch seine Unrundheit und
Fahrbahnunebenheiten induziert werden. Darlber hinaus kann eine ungunstige
Kombination aus Fahrzeugspezifikation, Reifensteifigkeiten und Traktions-
verhaltnissen zu transienten Schlupfverhaltnissen fuhren [31]. Die daraus resultie-
rende dynamische Instabilitdt kann Hub- und Nickschwingungen hervorrufen —

dem sogenannten Power Hop [32].

Keen untersuchte an der Harper Adams University mit einer Einzelradmesseinrich-
tung das Ubertragungsverhalten eines Ackerschlepperreifens [33]. Dazu wurden
ein Schwellenparcours sowie eine sinusformig gestaltete, nachgiebige Fahrbahn
mit unterschiedlichen Geschwindigkeiten Uberfahren. Die Ergebnisse seiner Ver-
suche nutzte er fiir Parameterstudien. Die aus dem Ubertragungsverhalten abge-
leiteten Federsteifigkeiten variieren fur die untersuchten Fahrbahnprofile nur sehr
gering. Dahingegen verzeichnet Keen auf nachgiebigem Untergrund einen deutli-
chen Anstieg der Reifendampfung. Dies bestatigt die Ergebnisse von Lines [34]. In
einem weiteren Schritt dokumentiert Keen den Einfluss der Radlastschwankungen
auf die Langskraftibertragung [35,36]. Dabei stellt er beim angetriebenen Rad im
Vergleich zum frei laufenden Rad einen Anstieg der vertikalen Dampfung fest, wo-

hingegen die Reifensteifigkeit nahezu unverandert bleibt.

Am Institut fur Agrartechnik der Universitat Hohenheim beschaftigt man sich seit
1979 mit der Untersuchung und Modellierung von landwirtschaftlichen Reifen [37].
Schrogl konnte mit Hilfe des Flachbandprifstandes ein grundlegendes Verstand-
nis zum geschwindigkeitsabhangigen Vertikalkraftverhalten von Ackerschleppern

schaffen [38]. Sein lineares Vertikalkraftmodell wurde von Langenbeck zu einem
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Potenzansatz erweitert und um ein Langskraftmodell erganzt [39]. Langenbeck
verglich auRerdem simulativ unterschiedliche Traktorkonzepte bei der Uberfahrt
eines Smooth-Tracks [40], einer gewellten Fahrbahn sowie eines Einzelhindernis-
ses. Zur Simulation eines ersten, dreidimensionalen Fahrzeugmodells verwendete
er das stationare Seitenkraftmodell von Armbruster und Kutzbach [41]. Armbruster
[42] beschrieb die Beziehung zwischen stationarer Langs- und Querkraftubertra-
gung. Barrelmeyer [43] griff diese Untersuchungen auf und forcierte die Forschung
im Bereich der instationaren, horizontalen Kraftibertragung auf festem und nach-
giebigem Untergrund. Parallel dazu beschaftigte sich Plesser [44] mit der Optimie-
rung der bisherigen Modellansatze fir die Vertikal- und Langskraftberechnung.
Seine Erkenntnisse zum Einfluss der Reifenunrundheit implementierte er in ein
ebenes Reifenmodell. Die Langskraftberechnung prazisierte er mit einem nicht li-
nearen Ansatz. Schlotter generierte auf unterschiedliche Weise Radlastschwan-
kungen und untersuchte deren Effekt auf die horizontale Kraftibertragung des
Reifens [29]. Er zeigte, dass die Unrundheit des Ackerschlepperreifens groliere
Radlastschwankungen hervorrufen kann, als das Profil einer realen Fahrbahn.
Schlotter stellte aulferdem fest, dass sich die teilweise erheblichen Radlast-
schwankungen beim Passieren von Unebenheiten nur abgeschwacht im Verlauf
der Seitenkraft widerspiegeln. Der durch die Reifenelastizitat bedingte, verzogerte
Seitenkraftaufbau kann den hochfrequenten Vertikalkraftschwankungen nur ein-
geschrankt folgen. Béttinger et al. [45] stellten einen Vergleich zwischen dem sub-
jektiven Komfortempfinden verschiedener Testfahrer und objektiven Messungen
an. Obgleich hier ein genereller Zusammenhang gezeigt werden konnte, zeigte
sich auch, wie schwierig es ist, allgemeingultige Aussagen zu treffen. Haberland et
al. [46] verglichen das Komfortverhalten verschiedener Ackerschlepperreifen und
bestatigen diese Schlussfolgerung insbesondere flr die stochastische Anregungs-
form einer Feldweguberfahrt. Brinkmann untersuchte das hochfrequente Schwing-
verhalten von Ackerschlepperreifen [24]. Dazu fuhrte er Untersuchungen an einem
einzelnen Rad (1.), auf dem Flachbandprifstand (2.) sowie am Gesamtfahrzeug
(3.) durch. Um das Eigenschwingverhalten der Testreifen zu untersuchen, wurden
diese mit einem Modalhammer (1., 2.), einem Shaker (2., 3.), Uber die Reifenun-
rundheit (2., 3.) oder durch Fahrbahnunebenheiten (3.) angeregt. Bei allen Ver-
suchsreihen waren Reifenmoden bis hin zur 15. Ordnung nachweisbar, wobei die

Starrkérpermoden besonders hervortreten. Neben dem Einfluss von Reifeninnen-
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druck und Radlast variierte Brinkmann auch die Fahrgeschwindigkeit (2., 3.). Am
rollenden Rad wurden deutlich geringere Amplituden nachgewiesen. Fur das Ge-

samtfahrzeug war lediglich die laterale Starrkdrpermode komfortrelevant.

Sharon von der TU Berlin fuhrte Mitte der 1970er Jahre Versuche an 22 Acker-
schlepperreifen durch, um den Einfluss von Bauform und Betriebszustand auf de-
ren Schwingverhalten zu untersuchen [47]. Dazu wurden Versuche am stehenden
Rad sowie einem einzelnen Rad, das in eine Messeinrichtung eingespannt Uber
einen einzelnen Holzbalken oder Uber einen Smooth-Track [40] gezogen wurde,
ausgewertet. Zur Auswertung der Fahrversuche wurden das Leistungsdichtespekit-
rum der Vertikalbeschleunigung sowie die daraus abgeleitete Vergrolerungsfunk-
tion als Bewertungskriterien herangezogen. Bei seinen Parametervariationen stell-
te er unter anderem eine Abnahme des Dampfungsbeiwertes beim rollenden Rad
fest. Wahrend der Uberfahrt von Unebenheiten beobachtete Sharon einen Anstieg
des Dampfungsbeiwertes. Er fuhrte dies auf die zusatzliche Walkarbeit im Reifen-
latsch zuruck. Die Erkenntnisse seiner Versuche auf ebenem Untergrund fasste er
in empirischen Gleichungen zusammen. Diese berechnen die Feder- und Damp-
fereigenschaften in Abhangigkeit von der Radlast, dem Reifeninnendruck sowie
dem Reifenvolumen. Seine Schlussfolgerung, dass die Schwingungseigenschaf-
ten von Ackerschlepperreifen am nichtrollenden Rad nur unzureichend bestimmt
werden kdnnen, fuhrte schlielich zu der Entwicklung eines Flachbandprufstandes
im Rahmen der Dissertation von Kising [48]. Auf diesem flihrte Kising umfangrei-
che Versuche durch, die er mit Fahrbahnversuchen verglich und erganzte. Seine
Untersuchungen zur hochfrequenten Anregung durch die Stollen fuhrte Yeh [30]
fort. Siefkes [49] stellt auf nachgiebigen Bdden eine deutlich hdhere Reifendamp-
fung bei etwa gleichbleibender Federsteifigkeit fest. Im experimentellen Teil seiner
Dissertation untersuchte Siefkes [560] den Einfluss der Stollenanregung auf die
Kraftverteilung im Reifenlatsch, die sich entscheidend auf das Verschlei3verhalten
des Reifens auswirkt. Zur Parametrierung und zum Vergleich von zwei Reifenmo-
dellen nutzte von Holst neben dem Flachbandprifstand eine mobile Messeinrich-
tung [51]. Die Ergebnisse der Hindernisuberfahrten wurden zur Bestimmung der
Schluckrate bei unterschiedlichen Fahrgeschwindigkeiten und Last-Druck-
Faktoren verwendet. Der Last-Druck-Faktor LD berechnet sich aus der Radlast

Mgag Und dem Reifeninnendruck p;:
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Lp="Rad (1)
pi

Bild 1 fasst die durch von Holst gefundenen Ergebnisse flr eine Hindernislange

von 100 mm bei einer H6he von 150 mm zusammen.

TR s AS-Reifen:
S 650/75 R 32

h 150 mm

b, 100 mm

100

Schluckrate {_

20

Bild 1: Schluckrate eines Ackerschlepperreifens in Abhangigkeit der Fahrge-
schwindigkeit und des Last-Druck-Faktors [51]

Aufgrund der geringen Hindernislange wird bei hohen Geschwindigkeiten eine
Schluckrate von uber 90% erreicht. Den starken Abfall der Schluckrate bei einem
Last-Druck-Faktor von 25 und geringer Fahrgeschwindigkeit fuhrt von Holst auf
den progressiven Anstieg der Federsteifigkeit bei punktuellen Beanspruchungen

zuruck.

An der TU Braunschweig beschaftigte sich Coenenberg [52,53] bereits Anfang der
1960er Jahre mit dem Schwingungsverhalten von Ackerschleppern und Anhan-
gern bei der Uberfahrt von Schlechtwegstrecken. Er entwickelte einfache Ersatz-
systeme, die auf den damaligen Analogrechnern implementierbar waren und das
Schwingungsverhalten prinzipiell darstellen konnten. Neben Ausfuhrungen zum
Fahrkomfort konnten somit auch Aussagen zur Fahrzeugbeanspruchung getroffen

werden. Wendeborn [54] flhrte diese Arbeit fort und entwickelte einen schwing-
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ungsoptimierten Fahrersitz. Seine Fahrversuche auf Landstral’e, Feldweg und
Acker hatten gezeigt, dass dieser den grof3ten Einfluss auf den Fahrkomfort hat.
Zur Bewertung der Schwingungsbelastung wurde die spektrale Beschleunigungs-
dichte herangezogen. Ahnlich wie Coenenberg verwendete auch Wendeborn ein
einfaches Ersatzsystem, um Parameterstudien durchzufihren [54]. Die Feder- und
Dampfereigenschaften des Reifens wurden als fahrgeschwindigkeitsunabhangige
Konstanten festgelegt.

Hoffman und Muller [55] von der TU Dresden beschaftigten sich in den 1970er
Jahren mit den an landwirtschaftlichen Reifen auftretenden Langs- und Vertikal-
kraften bei der Uberfahrt von Hindernissen. Miller [56] flhrte weitere
Prifstandsuntersuchungen zum Uberrollverhalten von Ackerschlepperreifen bei
grolRen Fahrbahnunebenheiten durch. Auf Basis dieser Untersuchungen paramet-
rierte er ein Reifenmodell, um Studien an dem MKS-Modell eines ebenen Schlep-
pers durchzufiihren. Ziel war es, die Materialbelastung bei der Uberfahrt eines

Feldwegprofils zu bestimmen.

Lines [34] sowie Lines und Murphy [57,58] untersuchten am Silsoe College das
Feder- und Dampfungsverhalten von Ackerschlepperreifen unter besonderer Be-
rucksichtigung des Fahrgeschwindigkeitseinflusses. Neben einer Einzelradmes-
seinrichtung [59] kam auch ein Gesamtfahrzeug zum Einsatz, um den Einfluss von
Fahrbahnunebenheiten zu eruieren. lhre Ergebnisse zeigten am rollenden Rad
keinen Einfluss der Schwingungsamplitude auf die gemessene Federsteifigkeit.
Der Dampfungsbeiwert eines rollenden Rades fallt mit steigender Schwingungs-
amplitude leicht ab. Bei der Uberfahrt einer unebenen, festen Fahrbahn konnte ei-
ne Abnahme der Federsteifigkeit festgestellt werden. Fir den Dampfungsbeiwert
stellt sich hierbei kein eindeutiger Trend ein. Nguyen und Lines [60] nutzten eine
Einzelradmesseinrichtung, um das quasistationére Uberrollverhalten eines Acker-
schlepperreifens flr zwei unterschiedliche Hindernisformen zu untersuchen. lhre
Ergebnisse zeigen, dass die Ubertragungsfunktion des Reifens vergleichbar mit
der eines Tiefpassfilters beziehungsweise eines gleitenden Mittelwertes ist. Lines
et al. [4] fUhrten 1995 eine umfangreiche Evaluierung der Schwingungsbelastung
von Traktor- und Mahdrescherfahrern durch. Neben typischen Feldarbeiten wur-

den auch Transportfahrten evaluiert und als besonders kritisch eingestuft. Die Un-
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tersuchung zeigt, dass die nach ISO 2631 [10] zulassige Schwingungsbelastung
bei ungefederten Fahrzeugen unter Umstanden schon nach 1,5 Stunden und die
von einem vollgefederten Ackerschlepper nach 5,6 Stunden Uberschritten wird.
Die bei Komfortuntersuchungen von Ackerschleppern erfassten Amplituden an
Kabinenboden und Fahrersitz bewegen sich in einem Frequenzband von 1 bis
4 Hz. Das gesundheitliche Gefahrenpotential von Schwingungsbelastungen bei
dem Betrieb landwirtschaftlicher Maschinen wird innerhalb der von Peng und
Lines [27] durchgeflhrten Literaturrecherche noch einmal bestatigt. Sie sehen in
modernen Simulationstechniken ein grof3es Potential, den Entwicklungs- und Op-
timierungsprozess von komfortrelevanten Systemen wie Achs- oder Kabinenfede-
rungen voranzutreiben. Entscheidende Rolle spiele hierbei das verwendete Rei-
fenmodell. Die Modellierung der longitudinalen Reifeneigenschaften habe in der
Vergangenheit nicht im Fokus gestanden und bedurfe daher besonderer Aufmerk-

samkeit.

Zusammenfassend lasst sich festhalten, dass innerhalb der letzten funf Jahrzehn-
te das Reifenverhalten bei der Uberfahrt von Unebenheiten an unterschiedlichen
Einrichtungen untersucht wurde und seit den 1990er Jahren verstarkt in diesem
Bereich geforscht wird. In vielen Fallen wurden basierend auf den Messergebnis-
sen Versuche unternommen, das Reifenverhalten numerisch zu beschreiben. Ins-
besondere die frihen Entwicklungen waren dabei von maligem Erfolg gekenn-
zeichnet. Zur Bewertung und zum Vergleich der Versuchs- und Simulationsergeb-
nisse wurden unterschiedlichste Methoden und Kennzahlen herangezogen.
Schluckrate, Radlastfaktor, Ubertragungsfunktion sowie der quadratische Mittel-
wert der gemessenen Beschleunigungen sind nur einige Beispiele. Zur Auswer-
tung im Frequenzbereich wurden Amplituden- und Leistungsdichtespektrum ver-
wendet. Die Veroffentlichungen zeichnen ein umfassendes Bild der Reifeneigen-
schaften fur unterschiedlichste Rahmenbedingungen. Komfortuntersuchungen am
Gesamtfahrzeug zeigen das Optimierungspotential landwirtschaftlicher Maschinen

auf und verdeutlichen Relevanz und Bedeutung des Themas.
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2.2 Reifenmodelle

Nach Einsle [61] mlUssen Reifenmodelle "das Oberflachenprofil und Reibungsni-
veau des Untergrundes in Krafte und Momente an der Radnabe Ubersetzen".
Bdsch et al. [62] sind etwas konkreter und heben hervor, dass Reifenmodelle ide-
alerweise ein breites Einsatzspektrum haben und dabei moglichst realitatsnahe
Ergebnisse liefern sollten. Gleichzeitig sind kurze Rechenzeiten und eine einfache
Parametrierbarkeit winschenswert. Die Autoren stellen fest, dass es diese Form
von Universallésung bisher nicht gibt. Vielmehr wurden in der Vergangenheit je
nach Aufgabenstellung unterschiedliche Reifenmodelle entwickelt. Diese lassen
sich nach ihrem mathematischen Ansatz unterschiedlichen Kategorien zuordnen.
Pacejka [63] schlagt eine viergliedrige Einteilung vor. Die von ihm eingefuhrten
Bewertungskriterien ahneln denen von Bdsch et al. [62] und wurden von

Ferhadbegovi¢ [21] um den Aspekt der Rechenzeit erganzt, Bild 2.

mathematische Beschreibung basierend auf
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Bild 2: Einteilung der Reifenmodellansatze nach Pacejka [63], erganzt von
Ferhadbegovi¢ [21]

Reifenmodelle der ersten Kategorie verfolgen einen rein empirischen Ansatz, bei
dem samtliche Einfluss- und ReaktionsgroRen experimentell untersucht bezie-

hungsweise ermittelt werden. Die daraus resultierenden Kennfelder werden ent-
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weder im Modell als Lookup Table hinterlegt oder mit Hilfe von Regressionskurven
approximiert. Der Gultigkeitsbereich dieser Modelle beschrankt sich auf die unter-
suchten Zustande. Hierbei erzielen sie eine hohe Genauigkeit bei geringer Re-

chenzeit.

Modellansatze, die auf "Herleitung aus Messkurven" beruhen, beschreiben die ex-
perimentell gewonnenen Kennlinien mit Hilfe mathematischer Funktionen. Die In-
teraktion verschiedener Groflen wird ebenfalls mathematisch angenahert. Der
Modelltyp erlaubt in gewissem Malde eine Extrapolation der gemessenen Grolen.
Dadurch kann der Parametrierungsaufwand reduziert und gleichzeitig der Guiltig-

keitsbereich des Modells erweitert werden.

Wahrend die Modelle mit einer Herleitung aus Messkurven meist mathematische
Ansatze ohne physikalischen Hintergrund wahlen, verwenden die theoretischen
Modelle einfache physikalische Ersatzsysteme. Das Reifenverhalten wird dadurch
transparenter und der Gultigkeitsbereich steigt. Oftmals sind diese einfachen Er-
satzsysteme jedoch nicht in der Lage, das komplexe Reifenverhalten in allen Be-

triebspunkten zu beschreiben. Dadurch variiert die Genauigkeit sehr stark.

Zu der Gruppe der komplexen theoretischen Modelle zahlen neben den struktur-
mechanischen Modellen auch die FEM-Modelle. Durch die hohe Anzahl spezieller
Parameter steigt hierbei der Parametrierungsaufwand wieder an. Dafir bieten die
Modelle bei der Anwendung deutliche Vorteile hinsichtlich Genauigkeit und Gultig-
keitsbereich. Aufgrund der hohen Rechenzeiten eignet sich dieser Modelltyp je-

doch nicht fir jede Anwendung.

Die Ubergange zwischen den Modellarten sind flieRend. Aus Griinden der Uber-
sichtlichkeit wird in den zwei folgenden Unterkapiteln — ahnlich wie bei
Ferhadbegovi¢ [21] — zwischen empirischen und physikalischen Reifenmodellen
unterschieden. Der Fokus liegt auf Reifenmodellen, mit denen die Uberfahrt von
Unebenheiten simuliert werden kann. Literaturrecherchen mit einem &ahnlichen
Schwerpunkt wurden von Badalamenti und Doyle [64], Zegelaar [65], Harth et al.
[66] und Schmeitz [67] durchgeflhrt.



12 Stand der Technik

2.2.1 Empirische Reifenmodelle

Viele Autoren prasentierten Reifenmodelle, bei denen das Fahrbahnprofil zu-
nachst gefiltert wird. Das eigentliche Reifenmodell kann dann relativ einfach auf-
gebaut sein, da es die komplexen Vorgange im Reifenlatsch nicht beschreiben

muss.

Die Arbeit von Bandel und Monguzzi [68] ist ein Beispiel daflir. Sie untersuchten
zur Parametrierung ihres Reifenmodells das Uberrollverhalten eines Rades bei ge-
ringer Geschwindigkeit. Die dabei auftretenden Krafte werden mit der Summe ei-
ner "Basic Curve" und deren Spiegelbild approximiert. Die Lage der Spiegelachse
ist abhangig von der Reifenverformung und wird mit einem empirischen Zusam-
menhang angenahert. Dieser Zusammenhang wird transformiert durch Division
mit der vertikalen Reifensteifigkeit. So erhalt man ein gefiltertes Fahrbahnprofil.

Dieses wird dann in ein Feder-Dampferelement eingeleitet.

Captain et al. stellten in [69] vier Reifenmodelle vor und verglichen sie miteinan-
der. Es handelt sich dabei um ein Einpunktkontaktmodell und zwei weitere Ansat-
ze, bei denen das Fahrbahnprofil vor der Uberfahrt gefiltert wird, sowie um ein

komplexeres Speichenmodell, Bild 3.

Bild 3: Modellansatze von Captain et al. [69]: Einpunktkontakt, Rigid-Tread-Band,
Fixed-Footprint sowie ein Speichenmodell

Bei den simulierten Hindernistberfahrten wurden die Vertikalkrafte von dem Ein-
punktkontaktmodell teilweise um den Faktor zehn Uberschatzt. Daher wird auch
empfohlen mit diesem Modell nur Unebenheiten zu Uberfahren, deren Wegwellen-
lange mindestens der zweifachen Reifenlatschlange entspricht [21]. Die Abwei-

chungen des Rigid-Tread-Band-Ansatzes sind geringer, prinzipiell fallen aber auch
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hier die simulierten Krafte zu gro® aus. Das Fixed-Footprint-Modell entspricht bei
den von Captain et al. [69] gewahlten linearen Feder-Dampferelementen einer
gleitenden Mittelwertbildung des Bodenprofils im Reifenlatsch. Dieser Filteransatz
unterschatzt tendenziell die Radnabenkrafte und kann die geometrischen Einflis-
se des Reifens auf die Kraftverteilung im Reifenlatsch nicht bertcksichtigen. Fur
Anwendungen mit hohen Genauigkeitsanforderungen empfehlen Captain et al.
[69] das Speichenmodell, das sich von seinem mathematischen Ansatz her eher in

die Gruppe der physikalischen Ansatze eingliedert.

Crolla et al. [70] nutzten den Fixed-Footprint-Ansatz, um mit ihrem Einpunktkon-
taktmodell das Fahrzeugverhalten bei der Uberfahrt eines Smooth-Tracks [40] so-
wie eines Feldweges zu simulieren. Mit ihrem neuen Ansatz, Langs- und Querkraf-
te mit Hilfe von Maxwell-Elementen zu simulieren, erzielten sie bessere Ergebnis-
se als mit konventionellen Voigt-Kelvin-Elementen. Der Vergleich der gemessenen
und simulierten quadratischen Mittelwerte der triaxialen Kabinenbodenbeschleuni-
gungen zeigt eine annadhernde Ubereinstimmung. Bohler [71] griff in seiner Arbeit
ebenfalls das Fixed-Footprint-Modell auf und integrierte es in das stationare Rei-
fenmodell "Magic Formula" von Pacejka et al. [72]. Bei der Bildung des gleitenden
Mittelwertes berucksichtigte er ahnlich wie Kisilowski und Lozia [73] die aktuelle
Latschlange, die er aus der Einfederung des Reifens berechnete. Darlber hinaus
adaptierte er das nichtlineare Vertikalkraftmodell von Langenbeck [39] und be-
rucksichtigte die Reifenunrundheit bis hin zur Stollenordnung. Das Modell lieferte
bei der Uberfahrt eines trapezférmigen, flachen Hindernisses zufriedenstellende
Ergebnisse. Auch Marx et al. [74] nutzen den Fixed-Footprint-Ansatz, um mit dem
Hohenheimer Reifenmodell [21] Hindernisiberfahrten eines Traktor-Anhanger-

gespanns zu simulieren.

Zu den komplexeren semiempirischen Reifenmodellen gehort MF-SWIFT (Magic
Formula-based Short Wavelength Intermediate Frequency Tire model) [75]. Das
Reifenmodell ist in einem Kooperationsvorhaben zwischen der Delft University of
Technology und der TNO Company entstanden. Es basiert auf dem Langs- und
Querkraftmodell "Magic Formula" (MF) von Pacejka et al. [72] sowie den von Pa-
cejka betreuten Dissertationen von Zegelaar [65] und Maurice [76]. Die urspring-

lich fur stationare Untersuchungen entwickelte "Magic Formula" kann nach einigen
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Modifikationen auch das transiente Reifenverhalten bedingt simulieren [77].
Schmeitz [67] erweiterte in seiner Dissertation MF-SWIFT so, dass das Reifenver-
halten bei der Uberfahrt beliebiger, dreidimensionaler Fahrbahnprofile simuliert
werden kann, Bild 4. Zur Generierung einer "effektiven Fahrbahnoberflache" wur-
den von Schmeitz und Pauwelussen [78] unterschiedliche Filtermethoden evalu-
iert. Sie untersuchten unter anderem das Speichenmodell von Badalamenti und
Doyle [64] (vergleiche Kapitel 2.2.2). Schmeitz et al. [79] entschieden sich fur ei-
nen Ansatz, der der Funktionsweise einer Boogieachse ahnelt und sich durch ei-

nen geringen Rechenaufwand auszeichnet.
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Bild 4: Aufbau des MF-SWIFT-Modells sowie Funktionsweise des
Filteransatzes [67]

Die Starrkorpermoden des Reifens werden mit einem flexibel angebrachten, star-
ren Ring modelliert. Daher wird dieser Modelltyp auch als Starrer-Ring-Modell [61]
oder Schalenmodell bezeichnet [62]. Der Gultigkeitsbereich des Reifenmodells er-
streckt sich deshalb bis zu der Frequenz, bei der die ersten elastischen Moden
auftreten. Bei PKW-Reifen treten diese normalerweise erst bei Uber 100 Hz, bei
Ackerschlepperreifen bereits unter 50 Hz auf [24]. Die Eignung des Reifenmodells
zur Simulation von Hindernistuberfahrten wurde im "Tire Model Performance Test"
(TMPT) untersucht [75].



Stand der Technik 15

Neben MF-SWIFT verwendete auch Gipser (BRIT — Brush and Ring Tire) [80] so-
wie Oertel und Fandre [81] (CDTire 20 — Comfort and Durability Tire model) ein
Starrer-Ring-Modell, um die Starrkdrpermoden eines Reifens zu beschreiben.
Gipser machte mit BRIT die Erfahrung, dass Filteransatze vergleichbar mit denen
von MF-SWIFT nicht bei allen Fahrbahnprofilen zufriedenstellende Ergebnisse lie-
fern [80].

Eine weitere Modellkategorie sind modale Modelle [82]. Das Reifenmodell ist hier
als Blackbox zu verstehen, dessen Ubertragungsverhalten entweder mit Hilfe von
FEM-Reifenmodellen parametriert oder aus Versuchen gewonnen und dann als
Kennfeld vorgegeben wird. Ein empirischer Aspekt dieser Modellklasse ist die Er-
fassung der Bodenunebenheiten: Wahrend Belluzzo et al. [83] das Fahrbahnprofil
direkt in das Modell einleiten, filtern Bandel et al. [68] dieses zunachst. Modale
Modelle eignen sich nicht fur die Simulation gréfRerer Verformungen, da die hierbei

auftretenden Nichtlinearitaten nicht abgebildet werden kdnnen [67,84].

Das Hohenheimer Reifenmodell [21] ist ein reines Fahrdynamikmodell und steht
somit nicht im inhaltlichen Fokus dieser Literaturrecherche. Allerdings ist das se-
miphysikalische Reifenmodell von Ferhadbegovi¢ Ausgangspunkt und Basis die-
ser Arbeit und daher Bestandteil des Uberblicks. Aufbauend auf den Erkenntnis-
sen der in Kapitel 2.1 erwahnten Vorarbeiten am Institut fur Agrartechnik der Uni-
versitat Hohenheim wurde von Ferhadbegovi¢ ein dreidimensionales Reifenmodell
fur fahrdynamische Untersuchungen bis 5 Hz entwickelt [85]. Er ubernahm dazu
das von Langenbeck [39] entwickelte Vertikalkraftmodell. Des Weiteren griff er das
von Plesser [86] vorgestellte Langskraftmodell auf und erweiterte es um die Er-
kenntnisse von Clover und Bernhard [87]. Dieses Ebenenmodell wurde von ihm
um einen Ansatz zur Berechnung der Querkrafte erganzt. Zur Simulation des
Ruckstellmoments sowie des Reifenverhaltens unter Uberlagerten Schlupfzustan-
den wurden Annahmen Uber die Scherkraftverteilung im Reifenlatsch getroffen
[22,88,89]. Das in [85] beschriebene MKS-Modell eines Ackerschleppers diente
zur Validierung des transienten Einpunktkontaktmodells. Zum Abgleich mit dem
Fahrverhalten eines realen Traktors wurde ein mit Messfelgen ausgestatteter
Schlepper des Typs Fendt Favorit 509 verwendet. Aulderdem wurde das MKS-

Modell zur Fahrdynamikanalyse unterschiedlicher Fahrwerkskonzepte benutzt
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[90]. Das Reifenmodell wird nicht nur von Hochschulen eingesetzt [91], sondern
findet auch in der Industrie bei den Firmen AGCO, Bosch und Claas Verwendung.
Dartber hinaus wurde es verwendet, um das Fahrverhalten von Traktor-
Anhangergespannen zu simulieren [92]. Basierend auf den Erfahrungen und Er-
kenntnissen mit dem von Ferhadbegovi¢ erstellten Reifenmodell wurde ein erster
Ansatz zur Simulation der Langs- und Vertikaldynamik bei der Uberfahrt von Hin-
dernissen entwickelt [93]. Das in [94] vorgestellte Speichenmodell wurde in [95]
um interradiale Federsteifigkeiten erganzt, Bild 5. Somit kann die Kopplung der
Radialelemente berticksichtigt werden. Die Reifenunrundheit wird bis zur Ordnung
der Stollenanzahl berlcksichtigt. Das Speichenmodell ist in der Lage, die Vorgan-
ge im Reifenlatsch und die Interaktion zwischen Reifen und Fahrbahn sehr detail-
liert darzustellen. Die Reifenunrundheit und damit auch der Einfluss der Stollen auf

die Achsanregung wurden implementiert.

=l

Bild 5: Aufbau des Einpunktkontaktmodells [21] und des Speichenmodells [95]

2.2.2 Physikalische Reifenmodelle

Bei den physikalischen Modellen wird zwischen drei Modelltypen differenziert:

e Speichenmodelle
e Strukturmechanische Modelle
¢ FEM-Modelle

Speichenmodelle (vergleiche Bild 3) gehdren nach der Einteilung von Pacejka zu
der Gruppe der "einfachen theoretischen Modelle" und sind aus radial angeordne-
ten Feder- und Dampferelementen aufgebaut. Sie sind weniger komplex als struk-
turmechanische Modelle, konnen jedoch die Vorgange im Reifenlatsch detailliert
darstellen. Sie sind fiir die Uberfahrt von kurzwelligen Unebenheiten geeignet,

wenn die Eigenschwingungen der Reifenstruktur nicht von Interesse sind [84]. Der
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Modellaufbau wurde von verschiedenen Autoren gewahlt. Je nach Zielsetzung der

Arbeit unterscheiden sich die Modelle in Aufbau und Komplexitat.

El-Razaz und Crolla stellen in [96] ein Modell vor, das das Reifenverhalten auf
weichem Boden beschreibt. Es besteht aus Radialelementen, die radial, lateral
und longitudinal verformbar, nicht aber miteinander gekoppelt sind. Das Verhalten
bei punktuellen Belastungen, wie sie bei der Uberfahrt von Hindernissen auftreten,
kann folglich nicht dargestellt werden. Die Speichenmodelle von Davis [97],
Captain et al. [69], Lozia [98], Lines [34] und Siefkes [99] verzichten ebenfalls auf
eine Kopplung der Radialelemente. Um die Interaktion zwischen den Radialele-
menten zu berucksichtigen, begrenzte Kising [48] bei seinem Ackerschlepper-
Reifenmodell die maximal mogliche Verformung zweier benachbarter Elemente re-
lativ zueinander. Dieser Ansatz zeigte aber nur ,...eine anndhernde Ubereinstim-
mung mit der Realitat auf‘. Sowohl das Modell von Kising [48], als auch der An-
satz von Siefkes [99,100] zeichnen sich dadurch aus, dass die Unrundheit des
Reifens berucksichtigt wird. Dazu werden den Speichen unterschiedliche Langen
zugeordnet. Badalamenti und Doyle beschreiben die Interaktion zwischen den
Radialelementen mit zusatzlichen Federn. Sie konnten zeigen, dass ein Modell mit
nichtlinearen Radialfedern genauere Ergebnisse bei der Simulation von Hinder-
nisuberfahrten erzielt [64]. Dabei verzichten sie auf Darstellung der Reifendamp-
fung, so dass das Modell an erster Stelle flr die Betrachtung quasistationarer Zu-
stande geeignet ist. Alternativ kann es zur Filterung eines Fahrbahnprofils ver-
wendet werden, das dann als Eingangsgrof3e in ein weniger komplex aufgebautes

Reifenmodell dienen kann [78].

Das Schalenmodell von Zachow [101] wurde entwickelt, um das Reifenverhalten
von PKW- und Ackerschlepperreifen auf festem und nachgiebigem Boden zu si-
mulieren. Zachow beschaftigt sich dabei mit der qualitativen Analyse des Modell-

verhaltens. Eine Validierung steht bisher noch aus.

RMOD-K (Reifenmodell-Komfort) beziehungsweise CDTire (Comfort and
Durability Tire Model) sind strukturmechanische Modelle. Die Reifenmodellfamilie
geht unter anderem auf die Arbeit von Professor Bohm, TU Berlin, zurlck [102].

Eichler beschreibt in [103] zwei Reifenmodelle. Neben einem "Starrer-Ring-
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Modell" fur fahrdynamische Untersuchungen wird ein weiteres, ungedampftes
strukturmechanisches Modell fur die Bearbeitung fahrkomfortrelevanter Themen
wie der Uberfahrt von kurzwelligen Bodenunebenheiten vorgestellt. Oertel und
Fandre bauen darauf auf und prasentierten Modellneuerungen unter dem Namen
RMOD-K [81,104]. Aus kommerziellen Grinden werden Modellaufbau und Mo-
dellgleichungen nur sehr allgemein beschrieben. Basierend auf der Arbeit von
Oertel und Fandre eruierte von Holst [51] unter der Leitung von Prof. Gohlich, TU
Berlin, inwiefern das Reifenmodell auch fur die Simulation von Ackerschlepperrei-
fen geeignet ist. Das von ihm angewandte und parametrierte "Gallrein-Modell" ist
vergleichbar mit CDTire 30, Bild 6. Validiert wurde der Ansatz mit einem Aus-
schwingversuch bei 10 km/h auf ebenem Untergrund. Die Einschrankung, dass
das Reifenmodell hohe Profilstollen und die damit verbundene Unrundheit eines
Reifens nicht abbilden kann, gilt auch flr neuere Modellvarianten [105]. Im Jahr
2002 wurden die Rechte fur den Quellcode des Reifenmodells RMOD-K an die
Firma LMS verkauft, die dieses unter dem Namen CDTire vertreibt. Die Entwick-
lung von RMOD-K und CDTire werden seitdem unabhangig voneinander vorange-
trieben. Von CDTire existieren vier unterschiedliche Modellvarianten, von denen

drei in Bild 6 dargestellt sind.

Bild 6: Modellaufbau CDTire 20, 30 und 40 (von oben nach unten) [106]
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Neben dem "Starrer-Ring-Modell" CDTire 20 werden zwei strukturmechanische
Modelle angeboten. Dabei wird bei CDTire 40 die Mittelebene von CDTire 30 um
drei weitere parallele Ebenen erganzt. Nicht dargestellt ist CDTire 50, das zur
Uberfahrt von deformierbarem Boden entwickelt wurde [107]. Die Modelleigen-
schaften und Grenzen von CDTire 30 wurden im "Tire Model Performance Test"
(TMPT) untersucht [106]. Neben der Untersuchung der Langs-, Quer- und Verti-
kalkraftibertragung auf ebenem Untergrund werden auch Hindernisiberfahrten
bei fixierter Radnabenhdhe durchgefihrt. Lugner und Plochl prasentieren die Er-
gebnisse, wobei nur zwischen den Resultaten der teilnehmenden Reifenmodelle
verglichen wird [108]. Seit dem Jahr 2008 wird CDTire vom Fraunhofer-Institut fur
Techno- und Wirtschaftsmathematik betreut [109]. In der Zwischenzeit wurde
RMOD-K von Oertel und Fandre weiterentwickelt. Die Modellversion RMOD-K 7
umfasst insgesamt funf optimierte Modelle [110]. Neben RMOD-K Formular, ei-
nem einfachen physikalischen Modell flr stationare Betrachtungen [111], ein
"Starrer-Ring-Modell" fir Frequenzen bis circa 100 Hz und Unebenheiten mit einer
Wellenlange von mindestens 100 mm. Mit dem neu entwickelten strukturmechani-
schen Modell kbnnen mehrere Reifenmodelle parallel berechnet werden. Eine er-
weiterte Version des strukturmechanischen Modells berechnet auch innere Kon-
taktkrafte und kann somit fur Missbrauchsuntersuchungen, wie zum Beispiel dem
Anfahren einer Bordsteinkante, verwendet werden. Der neuste Zugang der
RMOD-K 7 Familie ist ein FEM-Modell [110].

Ein weiteres strukturmechanisches Modell ist FTire (Flexible Ring Tire Model) von
Professor Gipser, FH Esslingen. Das kommerzielle Reifenmodell wurde zur Simu-
lation von Fahrzeugkomfort und Fahrbahnbeanspruchungen entwickelt. Es basiert
auf dem FEM-Modell DNS-Tire (Dynamical Non-Linear Spatial Tire Model) [112]
sowie dem Starrer-Ring-Modell BRIT (Brush and Ring Tire) [113], dessen Update
2002 unter dem Namen RTire (Rigid ring Tire model) veroffentlicht wurde. Direkter
Vorganger von FTire ist CTire (Comfort Tire), ein ebenes Komfortmodell, das die
Querkraftibertragung mit der Magic Formula von Pacejka annahert [114]. Die Er-
weiterung dieses Ansatzes zu einem vollwertig dreidimensionalen Modell verof-
fentlichte Gipser im Jahr 2000 unter dem Namen FTire [115], dem wichtigsten Mit-
glied der Reifenmodellfamilie [80]. Komplettiert wird das Angebot durch FETire
[84], einer Erweiterung der FEM-Modelle DNS-Tire und DTire [80]. FTire erlaubt
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die Uberfahrt kurzwelliger Fahrbahnunebenheiten mit einer Wellenléange, die etwa
der halben Latschlange entspricht. Dabei erstreckt sich der Gultigkeitsbereich bis
zu einer Frequenz von 150 Hz. Ahnlich wie bei RMOD-K beziehungsweise CDTire
wird der Reifengurtel mit Gurtelelementen in Form von 100 bis 200 Massepunkten
diskretisiert, die Uber Feder- und Dampferelemente untereinander und mit der Fel-
ge verbunden sind. Neben dem Modell zur Beschreibung der Reifenstruktur wird
mit Hilfe einer weiteren Modellkomponente die Kraftibertragung zwischen Reifen
und Boden beschrieben. Dazu werden jedem Massepunkt 10 bis 100 Kontaktele-
mente zugeordnet, die zur Darstellung des Reifenprofils und dessen dynamischer
Kraftibertragung dienen. Bild 7 zeigt die Anordnung der Kraftelemente in radialer

Richtung sowie deren Verbindung uber den Umfang des Modells.

(' friction []
C"d'yr;r []

d

radial

Cfncﬁon Cd yn.

‘ belt node

Bild 7: Aufbau von FTire: Kraftelemente in Radialrichtung (links) sowie Verbin-
dungselemente und Kraftgesetze der Radialelemente Uber den Umfang
(rechts)

Gipser stellt in Summe drei verschiedene Parametrierungswerkzeuge zur Verfu-
gung [80]. Nichtsdestotrotz ist die Parametrierung des Modells aus Anwendersicht
relativ umfangreich [105] und erfolgt manuell-iterativ [61]. In [116] werden Validie-
rungsergebnisse beim Uberrollen von Einzelhindernissen gezeigt. Bei den auf ei-
nem Rollenprufstand durchgefuhrten Versuchen ist die Radnabenhdhe fixiert. Die
simulierten Vertikal- und Umfangskrafte stimmen gut mit den Messungen uberein.
Eine ahnliche Schlussfolgerung zieht Dorfi [117]. Nakahara und Minakawa von

Honda [118] fUhrten in Zusammenarbeit mit dem Forschungsinstitut fur Kraftfahr-
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wesen und Fahrzeugmotoren Stuttgart (FKFS) Fahrversuche mit einem PKW
durch. Dabei wurden Fahrbahnunebenheiten wie auch Fahrzeugschwingungen
messtechnisch erfassten. Der anschlieRende Vergleich zwischen Versuchs- und
Simulationsergebnissen zeigte eine gute Ubereinstimmung im Frequenzbereich
bis 15 Hz. Sie fuhrten dies auf die exakte Modellierung der Fahrwerkskomponen-
ten und auch das verwendete Reifenmodell FTire zurtick. Sowohl Einsle [105] als
auch Riepl et al. [119] verglichen die Eignung von RMOD-K (CDTire) und FTire
zur Simulation des Reifenverhaltens bei der Uberfahrt von Einzelhindernissen be-
ziehungsweise Schlechtwegstrecken. Beide Literaturquellen stellen fest, dass
FTire deutlich kirzere Rechenzeiten aufweist. Wahrend hingegen Riepl et al. 8hn-
liche Ergebnisse fur beide Modelle erzielten, weist Einsle auf die hohere Modellgu-
te von FTire bei der Simulation von Einzelhindernisuberfahrten hin. Parametrie-
rung und Langskraftberechnung erwiesen sich bei CDTire als problematisch.
Stallmann et al. [120] sowie Stallmann und Els [121] von der University of Pretoria,
Sudafrika untersuchten die Tauglichkeit von FTire bei der Simulation eines LKW-
Offroadreifens der Grof3e 16.00 R 20. Die Parametrierung wird von den Autoren
als Herausforderung mit mehreren Iterationsschleifen beschrieben. Das
Parametrierungsprogramm FTire/fit bietet eine Hilfestellung bei Eigenschaften, die
sich aus statischen Reifentests ableiten. Die dynamische Eigenschaften wurden
uber Versuch und Irrtum eingestellt. Die Genauigkeit des Reifenmodells wurde bei
der Uberfahrt von diskreten Hindernissen und unterschiedlichen Fahrbahnprofilen
untersucht und fir gut befunden. Die Phasenverschiebung zwischen Mess- und
Simulationsergebnis nach der Uberquerung einer Unebenheit wird von den Auto-
ren als unkritisch beurteilt. Bosch et al., ebenfalls von der University of Pretoria,
prasentieren in [122] die Parametrierung und Validierung eines Gelandewagenrei-
fens. Bei der dargestellten Hindernistiberfahrt scheint das Reifenmodell zu
schwach gedampft zu sein. Die Autoren fuhren dies auf die Interaktion zwischen
Zugfahrzeug und Messanhanger zurlck. Allerdings berlcksichtigt FTire aber auch
nicht explizit den Abfall des Dampfungsbeiwertes eines rollenden Reifens. Die Re-
chenzeit von FTire hangt stark von der gewahlten Modellvariante, der Elementzahl
sowie der Schrittweite ab. Diese Einflussgrof3en sind in Abhangigkeit der Simulati-
onsaufgabe zu definieren. Die Angaben fur die Rechenzeiten variieren zwischen
einem 5- (FTire Standard, 60 Gulrtelelemente, Rechenschrittweite df = 0,4 ms) bis
150-fachen (FTire 3D, 120 Gurtelelemente, Rechenschrittweite dt = 0,2 ms) Echt-
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zeitfaktor [116]. Das FEM-Modell FETire bendtigt eine zwischen 50 und 100 Mal
langere Rechenzeit als FTire [84].

Taheri et al. von Virginia Tech, Blacksburg, USA stellen in [123] den Stand der
Technik bei der Simulation von Reifen auf nachgiebigem Untergrund umfassend
dar. In [124] prasentieren Taheri et al. ein neues Reifenmodell, mit dem die Uber-
fahrt von nachgiebigem Boden simuliert werden kann. Der Ansatz beruht auf ei-
nem strukturmechanischen Reifenmodell und einer empirischen Beschreibung des
Bodenverhaltens. Zur Parametrierung des Modells wird auf eine Modalanalyse,
ein FEM-Modell des Testreifens sowie Prufstandsversuche zurlckgegriffen. Im
Rahmen der Validierung wurden fur unterschiedliche Bodenverhaltnisse das
Langskraft- sowie Einsinkverhalten des Modells am Beispiel eines PKW-Reifens
evaluiert. FUr die Autoren ist die dabei erreichte Genauigkeit akzeptabel. Die Ab-
weichungen flhren sie an erster Stelle auf die schwer zu kontrollierenden Testbe-
dingungen zuruck. Auch werden verschiedene Einflussgro3en wie die Verschie-
bung des Bodens unter Schlupf oder der Bulldozing-Effekt noch nicht berucksich-

tigt.

FEM-Reifenmodelle differenzieren im Gegensatz zu den bisher genannten Modell-
typen nicht zwischen der Beschreibung der Geometrie und des inneren Aufbaus
sowie den Materialeigenschaften eines Reifens [125]. Sie kdnnen somit schon vor
der Fertigung eines Reifens parametriert werden und sind daher pradestiniert fur
den Einsatz in der Reifenentwicklung. Dies ist aufgrund der hohen Modellkomple-
xitdt und dem damit einhergehenden numerischen Aufwand auch ihr Hauptan-
wendungsgebiet [62]. Bei der Simulation von Hindernisuberfahrten erzielen sie
nicht zwangslaufig genauere Ergebnisse als andere Reifenmodelltypen [67]. Ne-
ben den hohen Rechenzeiten ist dies laut Herkt [126] ein weiterer Grund fur die
bevorzugte Anwendung bei kurzen Ereignissen wie zum Beispiel dem Anfahren
einer Bordsteinkante. Um die Anwendungsmoglichkeiten zu erweitern und den
Einsatz von FEM-Modellen beispielsweise auch in der MKS zu ermdglichen, ver-
folgt Herkt den Ansatz der Modellreduktion. Chang et al. [127] vergleichen in ihrem
Literaturtberblick unterschiedliche Reifenmodelltypen. Sie gehen davon aus, dass
sich der FEM-Ansatz durchsetzen wird. Auch werden die Starken dieses Modell-

typs bei der detaillierten Beschreibung der Reifenstruktur inklusive des Profils so-
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wie der Untersuchung transienter Vorgange betont. Neben den hohen Rechenzei-
ten dieser Modelle raumen sie auch ein, dass FEM-Modelle nicht notwendigerwei-
se genauere Ergebnisse erzielen. Aktuelle strukturmechanische Modelle wie FTire
oder CDTire sind nicht Inhalt dieses Uberblicks.

Im Bereich der landtechnischen Anwendungen erstellte Siefkes, TU Berlin, unter
der Leitung von Professor Gohlich [50] ein FEM-Reifenmodell, um die Verformun-
gen in der Aufstandsflache und die damit einhergehenden Schubspannungen zu
berechnen. Die Erkenntnisse nutzte er, um den Einfluss des Stollenprofils auf den

Reifenverschleily abzuschatzen.

Weinhold et al. [125] verwendeten ein FEM-Reifenmodell zur Parametrierung ei-
nes strukturmechanischen Modells. Der Einfluss der Stollen wird durch eine "et-

was dickere Deckschicht des Reifens" berlcksichtigt.

Regli und Handke [128] erstellten ein finites Reifen- und Bodenmodell. Auch wenn
die erzielte Genauigkeit noch gesteigert werden kann, lasst der Ansatz grundle-
gende Schlisse Uber die Entstehung der Zugkraft und der damit verbundenen

Wechselwirkung zwischen Rad und Boden zu.

Fodor et al. von Taurus Agrotyre und der Universitat von Miskolc, Ungarn, publi-
zierten in [129] ein FEM-Reifenmodell, das die speziellen Eigenschaften von
Ackerschlepperreifen wie beispielsweise den besonders ausgepragten Stollen be-
rucksichtigt. Um eine madglichst einfache Erstellung und Parametrierung zu ge-
wahrleisten, haben sie einen hierarchischen Entwicklungsprozess entwickelt.
Exemplarische Anwendungsmadglichkeiten dieses Modells sind die Berechnung

der statischen Abplattung oder die Untersuchung der Stollenbeanspruchung.

Biris et al. [130] untersuchten mit ihrem FEM-Modell eines Ackerschlepperreifens
den Einfluss des Reifeninnendrucks auf die Reifenverformungen und Reifenspan-
nungen, Bild 8. Sie legten dabei ein besonderes Augenmerk auf die exakte Mo-
dellierung des hyperelastischen Gummimaterials sowie eine realitatsgetreue An-

ordnung der Cordeinlagen.
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100000 {mm)

Bild 8: FEM-Modell eines Traktorreifens der Grofte 14-38 R 35 [130]

Li [131] gibt in seiner Arbeit einen umfassenden Uberblick zu analytischen und
FEM-Reifenmodellen die zur Simulation der Reifen-Boden-Interaktion erstellt wur-
den. Darauf aufbauend entwickelte er ein FEM-Modell eines Baggerreifens, das er

nach erfolgreicher Validierung fur Parameterstudien heranzog.

2.3 Zusammenfassung und Prazisierung der Aufgabenstellung

Die Literaturrecherche hat gezeigt, dass es mit SWIFT, CDTire und FTire drei
etablierte Reifenmodelle fur automobile Anwendungen gibt, die fur die Simulation
von Hindernisuberfahrten geeignet sind. Dies geht unter anderem aus den Ergeb-
nissen des "Tire Model Performance Tests" (TMPT) hervor, bei dem die Simulati-
onsergebnisse relativ zueinander verglichen werden [108]. Die hierbei beschrie-
benen Validierungsergebnisse basieren auf Trommelprufstandsversuchen, bei de-
nen das Rad nur einen rotatorischen Freiheitsgrad besitzt. Die Wechselwirkung
von Radnabenposition und Nabenkraften wird dabei ausgeklammert. Ropers [132]
stellt auRerdem fest, dass dadurch das Schwingungsverhalten des Reifens beein-
flusst wird. Die Eignung der genannten Modelle fur die Simulation groRvolumiger

Ackerschlepperreifen konnte bisher nicht nachgewiesen werden.

Schon in Kapitel 1 wurde hervorgehoben, dass neben der Fahrsicherheit und der
Fahrdynamik die Verbesserung des Fahrkomforts immer mehr an Stellenwert ge-

winnt. Im automobilen Bereich spielt dabei die Uberfahrt von Fahrbahnunebenhei-
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ten eine wesentliche Rolle [114]. Dieser Aspekt kann bei grof3volumigen Acker-

schlepperreifen um den Einfluss der Unrundheit erweitert werden.

Voraussetzung fur den effektiven Einsatz moderner Simulationstechniken bei der
Optimierung des Fahrkomforts ist ein valides Reifenmodell. Ziel dieser Arbeit ist
die Erstellung eines Reifenmodells fur grolRvolumige Ackerschlepperreifen, das als

Werkzeug in diesem Entwicklungsprozess eingesetzt werden kann.

Konkrete Entwicklungsziele und Schwerpunkte bei der Erstellung des Reifenmo-

dells sind

e die Berucksichtigung der speziellen Eigenschaften grof3volumiger Acker-
schlepperreifen, wie zum Beispiel der Reifenunrundheit,

e die Berechnung der Langs- und Vertikalkrafte bei der Uberfahrt von diskre-
ten Hindernissen,

¢ eine einfache Parametrierbarkeit mit den institutseigenen Versuchsstanden,

e Sicherstellung und Nachweis einer hohen Modellierungsgute sowie

e kurze Rechenzeiten.

Nach entsprechenden Anfragen und Anregungen aus der Industrie wurden diese
Entwicklungsziele des von der DFG unterstutzten Projektes um die Erweiterung
des Ebenenmodells zu einem transienten dreidimensionalen Modell erganzt. Es
erlaubt die Berechnung der Seitenkrafte sowie der Ruckstellmomente. Simulatio-

nen auf ebenem Untergrund stehen hier im Vordergrund.

Die finalen Schlussfolgerungen von Brinkmann [24] zu seinen Untersuchungen
zum Eigenschwingverhalten von Ackerschlepperreifen und die daraus abgeleite-

ten Empfehlungen konnten in diesem Projekt nicht mehr berlcksichtigt werden.

Die methodische Vorgehensweise orientiert sich an einem dreistufigen V-Modell
nach der VDI-Richtlinie 2206 [133], Bild 9. Hierbei nimmt der Detaillierungsgrad
im zeitlichen Verlauf der Modellierung immer weiter zu. Wahrend der Projektphase
der Validierung wird zunachst das Verhalten eines einzelnen Rades detailliert un-

tersucht und mit Simulationsergebnissen verglichen, bevor die Allgemeingultigkeit
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am Gesamtfahrzeug Uberprift wird. Bei der Validierung des Modells erfolgt ein
standiger Abgleich zu den korrespondierenden Phasen der Modellierung. Je nach

Ergebnis mussen Anpassungen am Modell vorgenommen werden.

Anforderungsdefinition Validierung Gesamtfahrzeug

Literaturrecherche Versuchsreihen mit
Anforderungen Traktor, ausgestattet
Zielsetzung mit Messfelgen

Verifizierung & Parametrierung

Uberprufung der Modellfunktionalitzt/
Parametrierung
des Reifenmodells

Bild 9: Methodische Vorgehensweise zur Entwicklung des Reifenmodells nach
dem V-Modell gemaf VDI-Richtlinie 2206 [133]
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3 PRUFSTANDE UND METHODEN

Zur Parametrierung und Validierung des Reifenmodells wird auf die institutseige-
nen Versuchsstande zurlckgegriffen. Dazu gehdren neben dem Flachbandpruf-
stand, Bild 10, eine Einzelradmesseinrichtung und ein mit Kraftmessfelgen aus-
gestatteter Versuchsschlepper. Der maschinentechnische sowie der messtechni-
sche Aufbau der Versuchseinrichtungen werden in diesem Kapitel erlautert. In ei-

nem weiteren Unterkapitel wird auf die MKS-Ersatzmodelle eingegangen.

3.1 Flachbandprufstand

Der Flachbandprifstand in seiner urspringlichen Form wurde von Schrogl [38]
entwickelt. Er war Bestandteil vieler Forschungsarbeiten und wurde mit seinen
Modifikationen erganzend unter anderem in [21,24,39,44] beschrieben. Wie schon
in den meisten Vorarbeiten, so wird er auch in diesem Projekt zur Untersuchung
der vertikalen Feder- und Dampfereigenschaften verwandt. Es wurden Aus-
schwingversuche mit den schon von Ferhadbegovi¢ [21] und Brinkmann [24] ver-
wendeten Testreifen durchgefuhrt. So konnte die Gultigkeit der vorhandenen Pa-
rametersatze fur die vertikalen Federungs- und Dampfungseigenschaften tber-
pruft und ein etwaiger Alterungsprozess dokumentiert werden. Diese Versuche
wurden um quasistationare Untersuchungen der Schluckrate erganzt (Kapitel
5.3.2).

N cE
‘ = 5

Bild 10: Flachbandprifstand mit Bremseinrichtung [29]
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3.1.1 Aufbau des Flachbandpriufstandes

Der Versuchsreifen wird auf dem Prufstand in einer Schwinge befestigt und rollt
auf einem Endlosband ab. Die Messeinrichtung hat demnach nur drei rotatorische
Freiheitsgrade. Das Band stltzt sich Uber eine Teflonplatte auf drei Kraftmessdo-
sen ab, Bild 11.

KMD1

Fan
N

540

f\
\lJ

KMDS KIVID2
510

Bild 11: Anordnung der Kraftmessdosen KMD1-3 [21]

Die Dreiecksanordnung erlaubt es, die Verschiebung des Kraftangriffspunktes in
der Radaufstandsebene beim gezogenen oder gebremsten Rad zu untersuchen
[44]. Brinkmann [24] berechnete aus der Signaldifferenz von KMD2 und KMD3 die
Kraftwirkung der lateralen StarrkOrpermoden im Reifenlatsch. Er untersuchte au-
Rerdem das Eigenschwingverhalten des Flachbandprifstands, um dies bei der In-
terpretation der modalen Reifeneigenschaften berlcksichtigen zu kdnnen. Weite-
re, fir die durchgefihrten Versuche relevante Messaufnehmer sind zwei
Drehinkrementalgeber fur die Bestimmung der Band- und Radumfangsgeschwin-
digkeit sowie ein Drehwinkelgeber zur Dokumentation der Reifenunrundheit. Mit-

hilfe eines Linearweggebers wird der statische Halbmesser des Reifens ermittelt.

In Tabelle 1 sind weitere Spezifikationen des Flachbandprifstandes zusammen-

gefasst.



Priifstdnde und Methoden 29

Tabelle 1: Spezifikationen des Flachbandprifstandes

maximaler Reifendurchmesser 2m
maximale Reifenbreite 600 mm
maximale Geschwindigkeit 60 km/h
maximale statische Radlast 40 kN
max. statische Radlast bei Ausschwingversuchen 25 kN
maximales Bremsmoment 4500 Nm

Um bei gegebenem Messbereich der Kraftmessdosen auch die dynamischen Kraf-
te noch sicher erfassen zu kénnen, sollte die statische Radlast bei Ausschwing-

versuchen 25 kN nicht Gberschreiten.

3.1.2 MKS-Modell des Flachbandpriufstandes

Ferhadbegovi¢ [21] erstellte in SIMPACK ein MKS-Modell des Versuchsstandes,
Bild 12. Dieses verwendete er zur Parametrierung und Verifizierung des Hohen-
heimer Reifenmodells. Das MKS-Modell wird in einer Co-Simulation mit
MATLAB/Simulink betrieben, wobei das Reifenmodell und die Parametervorgaben

in Simulink dargestellt sind.

Bild 12: MKS-Modell des Flachbandprifstands nach [21]
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Im Rahmen dieser Arbeit wurde das Co-Simulationsmodell durch ein reines
MATLAB/Simulink-Modell ersetzt. Dadurch entfallt der Initialisierungsvorgang der
Co-Simulation und die Rechenzeit dieses einfachen Mehrkorpermodells verkirzt
sich deutlich. Grundlage der Berechnung ist das in Bild 13 dargestellte Ersatzsys-
tem. Bei der Erstellung der Differentialgleichung wird die Annahme getroffen, dass
die Winkelgeschwindigkeit des Rades wie auch bei den Versuchen konstant ist.
Zugunsten einer besseren Ubersichtlichkeit sind lediglich die fir die Berechnung

der Radlast F; relevanten GroRen dargestellt.
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Bild 13: Ersatzmodell des Flachbandprufstands mit denen fur die Berechnung der
Vertikalkraft relevanten GroRRen

Die Schwerpunktlage der Schwinge wurde aus einem CAD-Modell enthommen.
Gleiches gilt fur das Tragheitsmoment der Schwinge, das um das Tragheitsmo-
ment der Zusatzmassen und den Steiner Anteilen zum Gesamttragheitsmoment

des Schwingenaufbaus Js erganzt wird.

Die Differentialgleichung wird nach dem Prinzip von d'Alembert [134] unter Be-

rucksichtigung des Tragheitsmoments aufgestellt:

=m-g-COS(psp-/S—JS-d)

Fz
(COS Drn - lrad + e)

(2)
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Wobei: m — Aufbaumasse, g — Gravitationskonstante, /..o — Abstand Drehpunkt-
Radnabe, e — Hebelarm der Radlast, /s — Abstand Drehpunkt-
Schwerpunkt, @5, — Winkel zwischen Boden und Schwerpunkt und ¢grn —
Winkel Radnabe-Boden

3.2 Einzelradmesseinrichtung

Ahnlich wie der Flachbandpriifstand wurde auch die Einzelradmesseinrichtung im
Rahmen zahlreicher Forschungsvorhaben eingesetzt und entsprechend detailliert
beschrieben [29,42,43,135]. Innerhalb dieses Projektes wurden mit der Einzel-
radmesseinrichtung Hindernistiberfahrten durchgefuhrt. Vorversuche dienten da-
zu, ein grundlegendes Verstandnis Uber das Reifenverhalten zu erlangen. Hierbei
hat sich die visuelle Auswertung von Hochgeschwindigkeitsaufnahmen als hilfreich
erwiesen. Die eigentlichen Messfahrten dienen dem Abgleich zwischen den er-
fassten und den simulierten GroRen und somit der Validierung des Reifenmodells.
Die Messeinrichtung eignet sich hierzu in besonderem Male, da im Vergleich zum

Gesamtfahrzeug deutlich weniger EinflussgréRen zu bericksichtigen sind.
3.2.1 Aufbau der Einzelradmesseinrichtung

Der maschinentechnische Aufbau der Einzelradmesseinrichtung, bestehend aus

dem Messanhanger und einem Zugfahrzeug, ist in Bild 14 dargestellit.

Bild 14: Einzelradmesseinrichtung [29]
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Das Messrad ist uber ein Parallelogramm mit der Versuchseinrichtung verbunden.
Neben einem translatorischen Freiheitsgrad in Vertikalrichtung konnen Uber die
Kinematik Sturzwinkel bis 20° und Schraglaufwinkel bis 16° eingestellt werden.
Die Radlast kann Uber einen Hydraulikzylinder auf bis zu 40 kN eingeregelt wer-
den. Da die Vertikalkraftregelung nur fir quasistationare und niederfrequente Un-
tersuchungen ausgelegt ist, wurde der Zylinder fur die Vertikalkraftregelung bei
den Hindernisuberfahrten ausgebaut. Anstatt dessen wird Uber Koffergewichte die

gewunschte Radlast eingestellt.

Zentrales Element des messtechnischen Aufbaus ist ein 6-Komponenten-
Radkraftdynamometer, Uber den samtliche an der Radnabe angreifenden Krafte
und Momente erfasst werden kdnnen. Die Tragheitskrafte des Rades sowie Antei-
le der Nabe werden nicht erfasst [29], was bei der spateren Auswertung und dem
Vergleich mit den simulierten Radkraften bertcksichtigt werden muss. Zur Be-
stimmung des Schlupfes wird die Fahrzeuggeschwindigkeit mit einem Peiselerrad
gemessen und die Umfangsgeschwindigkeit des Messrades mit einem weiteren
Drehinkrementalgeber ermittelt. Der Abstand zwischen Radnabe und Boden wur-
de ursprunglich mit einem Ultraschallsensor erfasst, der im Rahmen des Vorha-
bens durch einen hoher aufldsenden Lasersensor ersetzt wurde. In Tabelle 2 sind

die wesentlichen technischen Details der Einrichtung zusammengefasst.

Tabelle 2: Technische Daten der Einzelradmesseinrichtung

maximaler Reifendurchmesser 2m
maximale Reifenbreite 1200 mm
minimaler Felgendurchmesser 520 mm

Radlast 0 bis 40 kN
maximaler Schraglaufwinkel 16°
maximaler Sturzwinkel 20°
maximale Antriebsleistung 52 kW

maximale Drehzahl des Messrades 45 U/min

Die Hochstgeschwindigkeit des Messzuges liegt theoretisch bei 40 km/h. Aus

Sicherheitsgrinden und da die gewahlten Hindernisformen keine hoheren Ge-
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schwindigkeiten zulassen, wurde diese auf maximal 10 km/h eingestellt. Auf ebe-
nem Untergrund erreichte Schlotter [29] bei seinen Versuchen 20 km/h, was bei

den gegebenen Platzverhaltnissen sicherlich die Obergrenze ist.

3.2.2 MKS-Modell der Einzelradmesseinrichtung

Das von Ferhadbegovi¢ [21] vorgestellte MKS-Modell der Einzelradmesseinrich-
tung ist in SIMPACK dargestellt. Ahnlich wie bei dem MKS-Modell des Flachband-
prufstands wird auch hier das Reifenmodell Uber eine Co-Simulation mit
MATLAB/Simulink eingebunden. Das MKS-Modell bildet die Kinematik der Ver-
suchseinrichtung ab. Fahrgeschwindigkeit und Radlast werden Uber einen in Si-
mulink implementierten Regler vorgegeben. Ferhadbegovi¢ verwendete das Mo-
dell zur Parametrierung und Validierung seines Reifenmodells. Alle Untersuchun-
gen wurden auf ebenem Untergrund durchgefiihrt. Die Anpassung der Radlast er-
folgte im niederfrequenten Bereich und kann daher als quasistationar angesehen

werden.

Dabei ist es vollig ausreichend, die Massen- und Tragheitsmomente abzuschat-
zen. Auch die Gelenkreibung kann vernachlassigt werden. Diese Annahmen sind
bei der Simulation hochdynamischer Vorgange wie der Uberfahrt von Hindernis-

sen nicht zulassig. Daher wurde ein neues MKS-Modell erstellt, Bild 15.

Die Massen- und Schwerpunktlagen sowie die Tragheitstensoren wurden aus ei-
nem CAD-Modell entnommen [136]. Wie auch schon bei Lines [34] war es eine
besondere Herausforderung, die Gelenkreibung zu parametrieren. Dazu wurden
Ausschwingversuche mit einem zuvor parametrierten Reifen und dem von Schulze

Zumkley [23] entwickelten Auslosemechanismus durchgefuhrt.

Bei bekanntem und vor allem sehr geringem Dampfungsbeiwert des Reifens kann
auf die Gelenkreibung geschlussfolgert werden. Diese setzt sich aus
Coulombscher Reibung und viskoser Dampfung zusammen und ist abhangig von
der Anzahl der montierten Koffergewichte und der damit verbundenen Verspan-

nung der Kinematik. Sie wird im Modell durch ein Kraftelement zwischen Radnabe
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Bild 15: MKS-Modell der Einzelradmesseinrichtung

und Rahmen berlcksichtigt. Die Parameter sind im Modell in einer Wertetabelle

hinterlegt. Deren Inhalt ist in Bild 16 dargestellt.
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Bild 16: Dampfungseigenschaften der Radnabenaufhdngung in Abhangigkeit des
montierten Ballasts
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Die Gelenkreibung Fjx berechnet sich somit aus der Summe der Coulombschen
Reibung Fw und der viskosen Dampfung Fy und ist bei gegebener Ballastmasse

eine Funktion der Nabengeschwindigkeit in Vertikalrichtung vps:

Fiink =Fw +Fqg (3)

Flink =sgn (VNa)“FW|+ VNg - d (4)

Die viskose Dampfung entspricht etwa 10% der der verwendeten Testreifen. Gro-
Reren Einfluss auf die Radnabenbewegung nimmt die Coulombsche Reibung mit
knapp Uber 400 N. Der Ansatz zeigt bei dynamischen Vorgangen wie beispiels-
weise dem Ausschwingvorgang nach einer Hindernisiiberfahrt eine gute Uberein-
stimmung mit den Messwerten. Bei langsamen Bewegungen scheinen weitere Ef-
fekte wie zum Beispiel Stick-Slip eine Rolle zu spielen. Nur so lassen sich die ho-

hen Radlastschwankungen von bis zu + 2 kN bei sehr langsamer Fahrt erklaren.

Dem SIMPACK-Modell werden Fahrgeschwindigkeit und Lenkwinkel Uber die
Simat-Schnittstelle von Simulink aus vorgegeben. Die Auswertung der Daten und
damit auch der Vergleich wird mit der in Kapitel 3.4 vorgestellten Auswerteroutine
durchgefuhrt.

3.3 Versuchsschlepper

Zur Validierung des Reifenmodells am Gesamtfahrzeug steht am Institut fir Agrar-
technik ein Versuchsschlepper des Typs Fendt Favorit 509 C zur Verfigung, Bild
17. Dieser wurde am Lehrstuhl fur Landmaschinen der TU Minchen zunachst von
Bohler [17] mit Messtechnik ausgestattet und dann von Spath [137] mit drei Kraft-
messfelgen ausgerustet. Am Institut fir Agrartechnik fand die Maschine unter an-
derem in den Projekten von Ferhadbegovi¢ [21], Haberland et al. [138] und Brink-

mann [24] Verwendung.
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Bild 17: Versuchsschlepper Fendt Favorit 509 C [21]

3.3.1 Aufbau des Versuchsschleppers

Der Versuchsschlepper verfugt uber ein vierstufiges Lastschaltgetriebe mit 44
Vorwarts- und 44 Riuckwartsgangen und erreicht eine Hochstgeschwindigkeit von
50 km/h. Die Vorderachse des Schleppers ist mit einer hydropneumatischen, ni-
veauregulierten Federung ausgestattet, die gesperrt werden kann. Die Kabine ist
Uber Silentblocke elastisch gelagert. Tabelle 3 zeigt eine Auswahl der technischen

Spezifikationen.

Tabelle 3: Auswahl technischer Spezifikationen des Fendt Favorit 509 C

Motor Vierzylinder, Turbo
Nennleistung 70 kW (95 PS) bei 2250 U/min
Leermasse (nach DIN 70020) 4970 kg
tatsachliche Fahrzeugmasse 6050 kg
zulassige Gesamtmasse 7500 kg
Achsstand 2330 mm
Hochstgeschwindigkeit 50 km/h
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Die tatsachliche Fahrzeugmasse ist aufgrund der Anbaukonsole flir den Frontlader
und der Messfelgen hoher als die Normmasse nach DIN 70020. Der Schlepper ist
mit Reifen der Firma Goodyear des Typs Optitrac 812 ausgestattet. Deren Eigen-
schaften wurden im niederfrequenten [21] und hochfrequenten [24] Bereich einge-
hend untersucht und parametriert. Einige allgemeine Daten sind in Tabelle 4 ver-

merkt.

Tabelle 4: Technische Daten der Versuchsrader an Vorder- und Hinterachse

Vorderrad Hinterrad
Reifengrolie 480/70 R 24 520/70 R 38
Felgengrofle W 15L x 24 W 16L x 38
Breite 499 mm 519
konstruktiver Radius [139] 658 mm 876 mm
Abrollradius [139] 632 mm 837 mm
Lastindex 138 (2360 kg) 145 (2900 kg)
Geschwindigkeitsindex A8 (40 km/h) A8 (40 km/h)
Anzahl der Stollenpaare 18 21
Radmasse 259 kg (161 kg) 426 kg (298 kg)

Die in Klammern gesetzten Radmassen entsprechen der Masse des Rades mit

Standardfelge.

Der messtechnische Aufbau, der unter anderem von Brinkmann in [24] sehr aus-
fuhrlich beschrieben ist, wurde innerhalb dieses Projektes modifiziert. Wichtigste
Anderungen sind eine neue Messkarte sowie der Einsatz einer anderen Mess-
software (DasyLab anstatt Diadem). Die Messkarte von National Instruments (Typ
6216) konnte aufgrund ihrer kompakten Abmessungen in die von Brinkmann ent-
wickelte Messbox integriert werden. Diese ist mit allen drei Reifenprifstanden
kompatibel. Die USB-Schnittstelle der Messkarte erlaubt den flexiblen Einsatz un-
terschiedlicher Messrechner. Im Vergleich zur bisherigen Messkarte bietet sie au-
Rerdem den Vorteil, dass Digital- und Analogeingange gleichzeitig abgetastet
werden  kdnnen. Dies erlaubt eine genauere  Auswertung der

Drehinkrementalgeber zur Geschwindigkeitsbestimmung am Flachbandprifstand
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und der Einzelradmesseinrichtung. Flr diese Arbeit sind die drei Kraftmessfelgen
von besonderer Bedeutung, Bild 18. Sie ermdglichen die Erfassung samtlicher
Radnabenkrafte an der Hinterachse. Die Kraftmessfelge vorne rechts misst neben
den Nabenkraften auch das Antriebsmoment. Da die Bestimmung der Langs- und
Vertikalkrafte bei der Uberfahrt von Hindernissen im Vordergrund steht, wird auf

deren Erfassung und Berechnung naher eingegangen.

Speichenpaar 2 zur Messung der Krafte in x-Richtung

flexible
Membran |

Speichenpaar 1 zur Messung der Kréafte in z-Richtung

Bild 18: Kraftmessfelge und deren Messprinzip [137]

Zentrales Element der Messfelgen sind zwei Uber Kreuz angeordnete
Speichenpaare. Diese sind uber flexible Membranen mit dem Felgenring verbun-
den. Da die Membranen in Speichenlangsrichtung keine Krafte tbertragen, muss
das in Bild 18 dargestellte "Speichenpaar 1" die gesamte Vertikalkraft aufnehmen.
Die daraus resultierende Durchbiegung wird Uber DMS erfasst und kann nach
dem Kalibriervorgang in eine am Speichenpaar angreifende Kraft umgerechnet
werden. Die DMS sind als Vollbriicke an den beiden Speichenpaaren so verschal-
tet, dass Antriebs- oder Bremsmomente keinen Einfluss auf das Messergebnis
nehmen. Die Anteile der vom Speichenpaar Ubertragenen Langs- und Vertikalkraf-
te variieren mit dem Drehwinkel ar (in Bild 18 mit a bezeichnet) des Rades, der
Uber einen Drehwinkelgeber erfasst wird. Mittels Koordinatentransformation wer-
den aus den Speichenkraften Fsp die Langs- und Vertikalkraft berechnet. Der Zu-

sammenhang ist in den Gleichungen (5) und (6) beschrieben.

Fnax =sin(ar)-Fsps +cos(ar)- Fspp (5)

Fnaz=cos(ag)- Fspr —sin(ar)- Fspz (6)
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Bei den aus der Messung abgeleiteten GroRen Funaxund Fua,z handelt es sich ahn-
lich wie auch bei der Einzelradmesseinrichtung um Radnabenkrafte. Die Ge-
wichtskraft des Reifens, des Felgenringes sowie Anteile der Speichen sind darin
nicht enthalten. Gleiches qilt fur die Tragheitskrafte dieser Massen. Dies ist bei
dem Vergleich zu den simulierten Radkraften zu bericksichtigen. Dazu kann bei
bekannten Massen und gemessener Nabenbeschleunigung auf die im Reifen-
latsch angreifenden Radkrafte geschlussfolgert werden. Alternativ konnen die si-
mulierten Radkrafte in Nabenkrafte umgerechnet werden. Dieser Weg wird bevor-
zugt, da im MKS-Modell ohne nennenswerten Aufwand Beschleunigungen erfasst
werden koénnen. Aulierdem umgeht man auf diese Art die fir Messtechnik typi-

schen Probleme wie den Kalibriervorgang, Rauschen oder einen Signaldrift.

In Bild 19 wird die Radnabe freigeschnitten. Die Schnittebene verlauft durch die
Messstelle. Betrachtet werden die angreifenden Vertikalkrafte, die nach dem
Gleichgewichtsansatz von d'Alembert unter Berucksichtigung der Tragheitskrafte

bilanziert werden [134].

¢ FTZQ

Bild 19: Vertikalkrafte am Messrad
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Die gemessene vertikale Nabenkraft Fyaz entspricht der Gewichtskraft Fgs der an-

teiligen Fahrzeugmasse m; sowie deren Tragheitskraft T7z;.

Fnaz = Fg1 +Frz1 (7)

FNaz=my-g+my-anaz (8)

Um aus der Radlast F, die Nabenkraft Fn,z abzuleiten, wird bei bekannter Naben-

beschleunigung an.z und Masse m; folgender Zusammenhang angewandt:

Fnaz = Fz —=Fg2 —Frz2 (9)

FNaz="Fzrag=2 -9 -anaz (20)

Die Masse my des Hinterrades wird in [137] mit 324 kg angegeben. Eigene Mes-
sungen bestatigen diesen Wert. Anteile der Speichenmasse sowie die Radna-
benmasse sind darin nicht enthalten, was die Differenz zu der Angabe in Tabelle 4

erklart. Die Masse m, des Vorderrads betragt 197 kg.
3.3.2 MKS-Modell des Versuchsschleppers

Das urspringliche MKS-Modell des Versuchstragers Fendt Favorit 509 C wurde
von Bohler [17] in SIMPACK modelliert. Es wurde zur Simulation dynamischer Be-
anspruchungen tragender Bauteile bei Transportfahrten verwendet. Um einen
aussagekraftigen Vergleich zwischen gemessenen und simulierten Beanspru-
chungen ziehen zu kénnen, wurde der Modellierung des Versuchsfahrzeuges be-
sondere Bedeutung zukommen gelassen. Bohler bestimmte die Tragheitsmomen-
te um die x- und y-Achse mittels Pendelversuchen und schatzte das Tragheits-
moment um die z-Achse. Das MKS-Modell verfugt Uber eine detaillierte Beschrei-
bung der Vorderachse inklusive der hydropneumatischen Federung und der Pen-
delanschlage bei £ 12°. Die Kraftelemente werden mit User Routines dargestellt,
deren Eigenschaften in einem Fortran Skript definiert sind. Feder- und Dampferei-
genschaften der Kabinen- und Sitzfederung wurden ebenso aufwendig modelliert.

Sie sind im Modell mittels nichtlinearer Kraftelemente beschrieben.
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Ferhadbegovi¢ [21] Ubernahm dieses SIMPACK Modell und implementierte das in
MATLAB/Simulink dargestellte Hohenheimer Reifenmodell mittels Co-Simulation,
Bild 20. In Simulink hat sich ein Solver mit fester Schrittweite etabliert. Die Bewe-
gungsdifferentialgleichungen des Fahrzeugmodells werden in SIMPACK mit einem
Solver mit variabler Schrittweite gelést (SODASRT 2). Der Datenaustausch zwi-
schen beiden Programmen wird Uber die Simat-Schnittstelle in festen Zeitinterval-
len realisiert. Die Simat-Schnittstelle und auch die Simulation werden von Simulink
— dem Master der Co-Simulation — gesteuert. Diese "verteilte Simulation mit ver-
teilter Modellierung" [140] vereint die Vorteile beider Programme. Besonders her-
vorzuheben ist an dieser Stelle das Minimalkoordinatensystem, nach dem in

SIMPACK die Modellgleichungen aufgestellt und gelost werden.

| |
: MATLAB :
I SIMULINK I
| |
| |
: J\'.{m'x] Fxijp I
| | Bewegungs-
;o Yo Fymp ; droBen Reifen
: Hpos: [m] F:pavp < |
: {8 M vl I Reifenkrafte
| I & -momente
3 My Nl f |
: mrlmlggiii‘enhehamﬁ £ (] P .
enmode I
b M i 22
I I oo N I Positionsgréfien :
| ! Fahrzeug
! <
: Antriebs- & " ' Raddrehzahl
I Lenkwinkelregler | & Lenkwinkel
I [
e e e e e e e e e e = [

Bild 20: Ablauf und Datenaustausch wahrend der Co-Simulation nach [92]

Hierbei werden nur die tatsachlich vorhandenen Freiheitsgrade eines Korpers be-
rechnet. Untersuchungen von Arévalo Montana haben gezeigt, dass die mit
Absolutkoordinatensystem arbeitende MKS-Toolbox MATLAB/SimMechanics
weitaus weniger effizient ist [141]. Hier steigt der Rechenzeitbedarf Uberproportio-
nal mit der Anzahl der implementierten Korper [142]. Neben der weniger intuitiven

Handhabung war dies ein Hauptgrund dafur, weiterhin mit SIMPACK zu arbeiten.
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Der Bewegungszustand des Reifens, der Grundlage fur die Berechnung der Rad-
krafte und -momente ist, wird in SIMPACK mit Hilfe von Sensoren erfasst. Diese
messen Relativbewegungen zwischen verschiedenen Markern. In Summe sind
pro Rad drei Marker erforderlich. Fahrzeugseitig ist ein Marker in der Radnabe
angebracht. Der zweite Marker ist im "Isys", dem globalen Bezugssystem von
SIMPACK, definiert und als "Congruent Marker" ausgefuhrt. Er orientiert sich
translatorisch in x- und y-Richtung sowie rotatorisch um die z-Achse an der Positi-
on des Radnabenmarkers und befindet sich in der Lotrechten unter der Radnabe
im Reifenlatsch. Die Ubrigen Bewegungsfreiheitsgrade des Markers sind gesperrt
und demzufolge mit dem globalen Koordinatensystem "Isys", dem dritten Marker,
verbunden. Positionen und Geschwindigkeiten orientieren sich an der Ausrichtung
des "Congruent Markers". Gleiches gilt fur die von Simulink berechneten Krafte
und Momente, die zwischen "Congruent Marker" und Radmittelpunkt wirken. Bild

21 zeigt das MKS-Modell des Versuchsschleppers.

Bild 21: MKS-Modell des Versuchsfahrzeugs Fendt Favorit 509 C

Neben dem Reifenmodell ist in dem Simulink-Modell ein Lenk- und Antriebsmo-
mentregler integriert. Den Reglern konnen manuell entsprechende Sollgrofen
vorgegeben werden. Alternativ besteht die Moglichkeit, Lenkwinkel und Sollge-
schwindigkeit aus einem Messschrieb auszulesen. Bei dieser Option wird der
Lenkwinkel dem Modell als Zwangsgrofe vorgegeben. Die Geschwindigkeit ist die

Regelgrolie des Antriebsmomentreglers. Ferhadbegovi¢ [21] nutzte diese Funkti-
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on zum Abgleich mit den Fahrversuchen und damit zur Validierung des Hohen-

heimer Reifenmodells.

Das Koordinatensystem des MKS-Modells sowie die Nomenklatur der Auswerte-
routine (Kapitel 3.4) richten sich nach der Darstellung in Bild 22. Diese Konvention
gilt auch fur die Koordinatensysteme der Rader und den beschriebenen "Cong-
ruent Marker".

ZA
Gieren = —

Rollen Zucken

Bild 22: Verwendetes Koordinatensystem sowie Nomenklatur der
Bewegungsrichtungen nach DIN ISO 8855 [143], aus [23]

Die Auswertung der Simulationsergebnisse und auch der Vergleich mit Messdaten
werden ahnlich wie bei den zuvor vorgestellten Prufstanden mit der im folgenden
Kapitel prasentierten Auswerteroutine durchgefthrt. Alternativ kdnnen die Ergeb-
nisse mit dem SIMPACK PostProcessor unter anderem in Form von Animationen
dargestellt werden. Die Massen, Massentragheitsmomente sowie die Schwer-
punktlagen der wichtigsten Traktorbaugruppen kdénnen der Dissertation von Bdhler
[17] entnommen werden und wurden von Ferhadbegovi¢ in [21] noch einmal zu-

sammengefasst.
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34 Auswerteroutine

Zur Sichtung, zum Vergleich und zur Interpretation von Mess- und Simulationser-
gebnissen wurde in MATLAB eine Auswerteroutine programmiert, die Uber eine

Benutzeroberflache (Graphical User Interface, GUI) gesteuert wird, Bild 23.

Sie gliedert sich in die drei Bereiche

e Darstellung und Vergleich von Simulationsergebnissen,
e Darstellung und Vergleich von Messergebnissen sowie

e Vergleich von Simulations- und Messergebnissen.
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Bild 23: Benutzeroberflache (GUI) der Auswerteroutine
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Uber die Benutzeroberflache des Reifenmodells kann der Anwender auswahlen,
ob die Simulationsergebnisse in Form von Kraften, Momenten und Bewegungs-
grollen im Workspace abgelegt werden sollen. Name und zeitliche Auflésung sind
dabei frei wahlbar. Die abgespeicherten Daten sind Grundlage fur die Auswertung
mit der MATLAB-Routine.

Mit der Auswerteroutine kdnnen auferdem Daten des Flachbandprufstandes, der
Einzelradmesseinrichtung sowie des Versuchsschleppers ausgewertet werden.

Gleiches gilt fur den Vergleich zwischen Mess- und Simulationsergebnissen.

In jedem der oben genannten Bereiche konnen Daten im Zeit- und Frequenzbe-
reich evaluiert werden. Die zwei folgenden Unterkapitel gehen naher auf die bei-
den Darstellungsmaoglichkeiten ein. Daruber hinaus kdnnen Simulationsergebnisse

animiert werden, Kapitel 3.4.3.

Nach Anwendung der gewlnschten Auswertmethode konnen die im Diagramm
dargestellten Daten Uber eine Unterfunktion im Workspace abgelegt werden. Dort

stehen sie dann fur eine weitere Verarbeitung, beispielsweise in Origin, zur Verfi-

gung.

Der Quellcode der Auswerteroutine ist im Simulink-Reifenmodell integriert. Die
Auswerteroutine kann Uber die grafische Benutzeroberflache des Reifenmodells

aufgerufen werden, siehe Bild 28 in Kapitel 4.2.

3.4.1 Darstellung im Zeitbereich

Mit Hilfe der Auswerteroutine kdnnen samtliche Radkrafte und -momente darge-
stellt werden. Darlber hinaus konnen Langsgeschwindigkeit und Vertikalbe-
schleunigung der Radnabe in Diagrammform ausgegeben werden. Der Anwender
hat die Mdglichkeit, die relevanten Groélien Uber der Zeit oder alternativ der Fahr-
strecke zu plotten. Zeitbereich beziehungsweise Streckenabschnitt sind frei wahl-
bar. Optional kann das Fahrbahnprofil — in diesem Fall die Hindernisse — im Dia-
gramm angezeigt werden, was bei der Interpretation der dynamischen Krafte hilf-

reich ist.
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Bei den Messergebnissen konnen prinzipiell die gleichen Grollen dargestellt wer-
den, wobei je nach Versuchseinrichtung Einschrankungen zu treffen sind. An den
Hinterradern des Versuchsschleppers wie auch am Flachbandprufstand werden
beispielsweise keine Momente erfasst. In vielen Fallen empfiehlt es sich, die Mes-
sergebnisse zu filtern. In die Routine wurde daher ein zuschaltbarer Tiefpassfilter
integriert, dessen Eckfrequenz und Ordnung parametrierbar sind. Wie auch bei
der Darstellung der Simulationsergebnisse kann bei den Messergebnissen das
geplottete Zeitfenster frei definiert werden. Die Auswahl erfolgt mit dem Cursor. In
diesem Untermend kdnnen die Daten auch "gematcht" werden. Messungen, die
zu unterschiedlichen Zeitpunkten gestartet wurden, konnen so Ubereinander ge-
legt werden. Diese Funktion kommt auch beim Vergleich zwischen Mess- und Si-

mulationsergebnissen zum Einsatz.

Neben der Ergebnisdarstellung in Diagrammen kdonnen weitere Parameter in Ta-
bellen ausgegeben werden. Dazu gehort der Spitzenwert eines Messschriebs. Da-

ruber hinaus kann die Standardabweichung s berechnet werden, Gl. (11):

(11)

Wobei: x — arithmetischer Mittelwert, x; — Messwert an Stelle j und N — Anzahl
der Messwerte (N = 2)

Der arithmetische Mittelwert x berechnet sich aus:

2 X (12)

Als dritte Grol3e konnen die Radlastfaktoren berechnet und in Tabellen ausgege-
ben werden, GI. (13):

F. zdynmax

np = 1+
F. zstat

(13)
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Wobei: F,4ynmax — maximale dynamische Radlast und Fsat — statische Radlast

Der Radlastfaktor bietet sich zur Bewertung von Hindernistuberfahrten und zur Be-
urteilung der Fahrsicherheit an. Wird er groRer als zwei, so verliert das Rad den
Bodenkontakt. Pickel [144] nutzte den Radlastfaktor, um die relative Abhebezeit

eines Reifens zu berechnen.

3.4.2 Darstellung im Frequenzbereich

Die MATLAB-Routine ermoglicht es, Daten im Frequenzbereich zu analysieren.

Dem Anwender stehen dazu unterschiedliche Auswertmethoden zur Verfigung:

e Amplitudenspektrum (Peak Hold)
e Leistungsspektrum (Peak Hold)
e Leistungsdichtespektrum (Peak Hold)

Wahlweise koénnen die Ergebnisse in einem xy-Diagramm, in Wasserfall- oder
Spektrogrammdarstellung abgebildet werden. Bei der Wasserfall- und
Spektrogrammdarstellung kann auf der y-Achse die Zeit oder alternativ die Fahr-

geschwindigkeit abgetragen werden.

Im Folgenden wird kurz auf die Theorie der Auswertmethoden eingegangen, was

hilfreich flr das Verstandnis der Einstellparameter ist.

Die oben genannten Untersuchungen im Frequenzbereich basieren auf einer Fou-
rier-Reihenentwicklung. Diese beruht auf der Theorie des Barons Fourier, nach
der sich jede periodische Funktion als Summe von Sinusschwingungen darstellen
lasst. Das diskrete Signal x(j) lasst sich in der komplexen Darstellungsform der

Fourierreihe beschreiben durch [145]:
N1 -D-1)
X(/)=ﬁch-wN J j=12..,N (14)
n=1
mit

oy = o2 )IN (15)
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Wobei: n — Ordnungszahl, N - Anzahl der Messwerte, ¢, — komplexer

Fourierkoeffizient , i — imaginare Einheit, e — Eulersche Zahl, j — Index

Die Transformationsvorschrift zur Berechnung der komplexen Fourierkoeffizienten
Cn lautet [146]:

N ,
cn =Y x(j)- o7 n_q2. N (16)

Die Menge aller Koeffizienten ¢, wird als komplexes Fourier-Spektrum bezeichnet.
Man spricht in diesem Fall von einem zweiseitigen Fourier-Spektrum, fur das auch
negative Frequenzen existieren. Das Spektrum ist symmetrisch aufgebaut. Die
Spiegelachse liegt bei der halben Abtastfrequenz. Die komplexen
Fourierkoeffizienten ¢, enthalten Informationen Gber Amplitude und Phasenver-
schiebung der jeweiligen Teilschwingung. MATLAB ordnet die Normierung 1/N der
Rucktransformation zu, vergleiche Gl. (14). Dies muss bei der Berechnung der aus
dem Fourier-Spektrum abgeleiteten Grofien bertcksichtigt werden. Dazu wird der

korrigierte Fourierkoeffizient ¢ ; eingefuhrt:

Cn = N (17)

Das komplexe Amplitudenspektrum | ¢ | berechnet sich aus dem Betrag der Ko-
effizienten ¢ ; . Um auf das reelle Amplitudenspektrum A, zu schliefien, werden

bis auf den Gleichspannungsanteil ¢, (n = 0) alle Spiegelfrequenzen des komple-
xen Amplitudenspektrums zusammengefasst:

A, =

Co

(18)

sowie furn =1

A, =2|ch| (19)

Der reelle Gleichspannungsanteil Ay des Amplitudenspektrums wird von der Aus-
werteroutine nicht ausgegeben. Er ist bei der Bewertung der Dynamik eines Sig-

nals nicht von Interesse.
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Das Phasenspektrum ist die Menge der Phasenverschiebungen ¢, und berechnet

sich aus:

@ =arg (cy) (20)

Das Phasenspektrum spielt bei der Auswertung und dem Vergleich von Mess- und
Simulationsdaten eine untergeordnete Rolle. Daher wird es ausschliel3lich zur

Parametrierung der Reifenunrundheit berechnet, Kapitel 5.1.

Das Leistungsspektrum APS berechnet sich aus dem Quadrat des einseitigen

komplexen Amplitudenspektrums:

APS =c}, (21)

Die FFT und die nachfolgenden Berechnungen kénnen Uber die gesamte Signal-
lange durchgeflhrt werden. Insbesondere bei transienten Vorgangen empfiehlt es
sich jedoch, das Signal in Abschnitte zu unterteilen, um eine zeitliche Auflésung zu

gewabhrleisten. Die Lange eines Zeitabschnitts T berechnet sich aus:

_ BlockgréBe
Frequenz

T (22)

Zur Darstellung der zeitlich aufgelosten Analyseergebnisse bietet sich die Wasser-
fall- oder Spektrogrammdarstellung an. Alle im Spektrum dargestellten Frequen-
zen sind ganzzahlige Vielfache der Grundfrequenz f,, wobei der Abstand zwischen

zwei benachbarten Frequenzen als Spektrallinienabstand bezeichnet wird:

f = (23)

1
T
Aus diesem Zusammenhang ergibt sich auch der Widerspruch zwischen der zeitli-

chen Auflésung und der Frequenzauflésung: Je kleiner die BlockgréfRe ist, desto

grolder wird der Spektrallinienabstand.
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Zur Berechnung des Leistungsdichtespektrums PSD wird das Leistungsspektrum

auf den Spektrallinienabstand bezogen:

pop - ASD 20

fo

Durch die Normierung auf den Spektrallinienabstand ist das Leistungsdichtespekt-

rum unabhangig von der Frequenzauflésung des Messsignals.

Bei der Spitzenwert-Zahlung (Peak Hold) wird nach einer blockweisen Auswertung
des Signals fir die jeweilige Frequenz nur das maximale Ergebnis bernommen
und in einem xy-Diagramm dargestellt. Nach der transienten Anregung eines Sys-

tems kann diese Option hilfreich sein, Eigenfrequenzen zu identifizieren.

Eingangs wurde bereits erwahnt, dass die Theorie der Fourier-Transformation nur
flr periodische Signale gultig ist. Diese Voraussetzung wird insbesondere bei der
blockweisen und damit zeitlich stark begrenzten Untersuchung eines Signals nor-
malerweise nicht erfullt. In vielen Fallen beinhaltet der Abschnitt nicht nur ganz-
zahlige Vielfache aller im Signal enthaltenen Perioden. Wird der Signalabschnitt
(virtuell) aneinandergereiht, aufert sich dies in Form einer Unstetigkeit an der
Ubergangsstelle. Fiir das Spektrum hat dies zur Folge, dass die Amplituden aus-
einander laufen und sich auf benachbarte Frequenzen verteilen. Das heil3t, neben
den Hauptmaxima entstehen weitere Nebenmaxima. Man spricht in diesem Fall
auch von einem Leakage-Effekt. Um die Ubergange der Blécke weicher zu gestal-
ten und den Leakage-Effekt abzumildern, kommen Fensterfunktionen zum Ein-
satz. Hierbei wird das Signal im Zeitbereich mit einer Korrekturfunktion multipli-
ziert, die einen glockenférmigen Verlauf hat und die Rander des Signalverlaufs auf

geringe Werte reduziert:

Xtenster(t)= X (t)- Fenster(t) (25)

Die Fensterfunktion lasst die Nebenmaxima schneller abklingen. Allerdings ist de-
ren Anwendung insofern ein Kompromiss, als dass die Breite der Hauptmaxima

zunimmt und demzufolge die Auflosungsscharfe des Spektrums abnimmt. In der
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Auswerteroutine ist neben der Rechteckfensterung (keine Fensterung) eine
Hamming-, Hanning- und Blackmanfensterung implementiert. Die GrolRe der Bl6-
cke und damit die zeitliche Auflésung sind einstellbar. Bei der Fensterung gehen
die Informationen an den Randern der Fenster teilweise verloren. Um den Infor-
mationsverlust abzumildern, werden die Fenster tberlappt. Die Uberlappung kann

uber die Benutzeroberflache zwischen 0 und 75% variiert werden.

Zur Auswertung der Signale im Frequenzbereich kann nach Angabe des Abrollra-
dius sowie der Stollenzahl die Frequenz der fahrgeschwindigkeitsabhangigen Ei-
genanregung des Reifens berechnet werden. Diese wird dann im Spektrogramm
dargestellt, was hilfreich bei der Interpretation der Ergebnisse sein kann. Es wer-
den die Frequenzen, die sich aus der 1., 2. und 3. Ordnung der Reifenunrundheit
sowie der Stollenpaar- und Stollenanregung ergeben, abgebildet. Die Erregerfre-

quenz fg der Stollen berechnet sich aus:

VF - Nst

2.7 f'dyn (26)

fst =

Wobei: vr — Fahrgeschwindigkeit, nss — Anzahl der Stollen und rqy,, — Abrollradius

3.4.3 Animation

Neben der Darstellung der Simulationsergebnisse in Diagrammform kénnen diese
auch animiert werden. Der Anwender hat dabei die Moglichkeit, sich wahlweise
die im Reifenlatsch angreifenden Langs- oder Normalkrafte der Radialelemente in
der Seitenansicht des Reifens darstellen zu lassen, Bild 24. DarUber hinaus wer-
den in dieser Ansicht die Radnabenposition sowie die Position beziehungsweise
die Verformung der Radialelemente animiert. Rothacker erganzte die Routine um
eine dritte Option, bei der die Querkrafte im Reifenlatsch in der Draufsicht animiert
werden [147]. Die in Bild 36 dargestellte Querkraftverteilung ist ein Bildausschnitt
aus dieser Darstellungsform. Der zeitliche Verlauf der Radkrafte wird bei allen drei
Optionen auf eine zweite y-Achse geplottet. In der Draufsicht wird aullerdem das
Ruckstellmoment dargestellt. Informationen Uber Fahrgeschwindigkeit, Simulati-

onszeit, Schraglaufwinkel und Sturz werden in Textfeldern angezeigt.
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Nach Ablauf der Animation kénnen Uber einen Zeitschieber beliebige Positionen
eingestellt und analysiert werden. Die Animation kann als Film im *.avi oder
*.mpeg Format gespeichert werden. Zeitliche Auflésung und Zeitbereich sind da-
bei frei definierbar. Die Sprache ist auf Deutsch oder alternativ Englisch einstell-

bar.

Reifenverformung und Kréfte von Testlauf
{Normalkraftverteilung)

1.5r
Bewegung der Radnabe FET Felge 20
ir \ )‘[—\* \ /
- i -10
Z o5 \ / Radialelemente
2 SRt =
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& .05¢ Langskraft g
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2 4 Langs-/ oder E
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Vertikalkraft 15
2+ I
oo Simulationszeit = 26.15 s
I Schiupf=0.9% , . | Geschwindigkeit = 5 km/
o 28 29 30 3 2 e
Fahrstrecke [m]
N | JI Replay

Bild 24: Animation der Simulationsergebnisse in der Seitenansicht
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4 DAS ERWEITERTE HOHENHEIMER REIFENMODELL

Das in dieser Arbeit vorgestellte erweiterte Hohenheimer Reifenmodell basiert auf
den Erfahrungen und Erkenntnissen von Ferhadbegovi¢ [21] sowie dessen Vor-
gangern. Dazu zahlen unter anderem Langenbeck [39] und Plesser [44]. Der in-
haltliche Fokus dieser Arbeiten wurde auf fahrdynamische Betrachtungen gelegt.
Ziel dieses Vorhabens ist es, das Einsatzspektrum des Reifenmodells hinsichtlich
der Uberfahrt von Hindernissen und damit der Bearbeitung komfortrelevanter Fra-
gestellungen zu erweitern (vergleiche Kapitel 2.3). Dazu wurde ein Reifenmodell
erstellt, dessen Aufbau und Funktionsweise vollig unabhangig von dem bisherigen

Ansatz gestaltet ist.

Bei dem bisherigen Ansatz [21] handelt es sich um ein Einpunktkontaktmodell.
Dieses bietet bei der Uberfahrt von ebenem Untergrund eine ausreichende Ge-
nauigkeit und zeichnet sich insbesondere durch kurze Rechenzeiten aus. Soll hin-
gegen die Uberfahrt von Hindernissen simuliert werden, ist diese stark vereinfach-
te Beschreibung des Reifenlatsches — der Schnittstelle zwischen Reifen und Un-
tergrund — unzureichend. Um die Interaktion zwischen Reifen und Untergrund ge-

nauer beschreiben zu kénnen, wurde das Modell feiner diskretisiert [93-95].

In den folgenden Unterkapiteln wird das Reifenmodell beschrieben. Da der An-
wender das Simulink-Modell als Blackbox verwenden kann und dabei nur auf eine
korrekte Einbindung in das Gesamtmodell achten muss, wird nach einer Beschrei-
bung der Modellstruktur zunachst auf die Ein- und Ausgangsgrof3en sowie Modell-
einstellungen und -parameter eingegangen. Diese Aspekte werden in den Kapiteln
4.1 und 4.2 erlautert. Die Beschreibung der Teilmodelle und deren Modellglei-

chungen folgen im Anschluss daran.

Wie bereits erwahnt, orientieren sich die Vorzeichen der Ein- und Ausgangsgro-
Ren des Reifenmodells an der in der DIN ISO 8855 [143] festgeschriebenen Kon-
vention fur die Radkrafte. Diese steht im Widerspruch zu der bisher verwendeten

Nomenklatur fur die Seitenkraft anderer Verodffentlichungen des Instituts
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[21,29,43,148]. Um den Vergleich zu bisherigen Veroffentlichungen zu erleichtern
und der Konvention gerecht zu werden, wird in den folgenden Diagrammen der
Betrag der Seitenkraft dargestellt. Stellt sich im dargestellten Seitenkraftverlauf ein
Vorzeichenwechsel ein, wird das Vorzeichen der Seitenkraft invertiert und dies bei

der Beschriftung der Achse vermerkt (-F)).

4.1 Struktur des Reifenmodells

Bei dem Reifenmodell handelt es sich um ein Speichenmodell, Bild 25. Dessen
finale Struktur in der Seitenansicht wurde erstmals in [149] prasentiert. Die Mo-
dellelemente zur Berechnung der Seitenkraft wurden als Neuheit auf der internati-

onalen ISTVS Tagung in Seoul [150] vorgestellt.

Wahrend der Entwicklung wurde groRer Wert auf kurze Rechenzeiten gelegt. Eine
der dazu ergriffenen Mallinahmen ist, dass die Anzahl der Radialelemente redu-
ziert wurde. Diese verteilen sich nicht Uber den gesamten Umfang. Vielmehr ist
nur ein Kreissektor mit Kraftelementen besetzt. Die GroRe des Kreissektors und
damit die Anzahl der gleichwinklig zueinander angeordneten Radialelemente sind
abhangig von der Hoéhe der zu Uberfahrenden Fahrbahnunebenheit. Sie wird vor
Simulationsbeginn festgelegt, nachdem das Fahrbahnprofil geladen wurde. Die
Vorgabe des Reifenmodells kann vom Anwender Uber die Eingabemaske Uber-
steuert werden, vergleiche Kapitel 4.2. Das Reifenmodell berechnet daraufhin die

Anzahl der Radialelemente neu und zeigt diese in der Eingabemaske an.

Der Winkel zwischen den Radialelementen variiert bei den eingesetzten Testreifen
zwischen 2 und 3°. MaRgeblich dafiir ist die Uberlegung, dass bei der Uberfahrt
eines Smooth Tracks [40] immer mindestens zwei Speichen mit den 0,08 m lan-
gen Fahrbahnsegmenten in Berlhrung sein sollen. Somit werden auch kurzwellige

Fahrbahnunebenheiten sicher erfasst.
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Bild 25: Aufbau des Reifenmodells in der Seitenansicht

Eine Speiche setzt sich aus drei Voigt-Kelvin-Elementen zusammen. Diese sind in
radialer, tangentialer und axialer Richtung zur Radnabe ausgerichtet. In Bild 25
sind die senkrecht zur Bildebene orientierten, axialen Voigt-Kelvin-Elemente nicht
dargestellt. Die Interaktion der radialen Kraftelemente wird Uber interradiale Fe-
dern abgebildet. Innen kommt bei der Uberfahrt von Hindernissen und den damit

einhergehenden punktuellen Beanspruchungen eine besondere Bedeutung zu.

Das Fahrbahnprofil wird Uber Tastpunkte erfasst. Jedem Radialelement kdnnen
ein, drei oder funf Tastpunkte Uber die Eingabemaske zugeordnet werden. Die
Tastpunkte dienen auflerdem der Kraftibertragung in Langs- und Querrichtung.
Die Scherkrafte im Reifenlatsch werden Uber ein Stick-Slip-Modell Ubertragen,
Kapitel 4.5.

Das in [151] prasentierte Vorgangermodell zeigte bei der transienten Langskraft-
ubertragung im Vergleich zu den Messergebnissen ein leicht abweichendes Ver-
halten. Im Zuge einer weiteren Optimierung wurde an der Radnabe eine um die
Radachse rotierende, parallel geschaltete Torsionsfeder-Dampfereinheit einge-
richtet, Bild 25.
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Auch das transiente Seitenkraftverhalten Iasst sich mit den axialen Kraftelementen
der Speichen allein nicht zufriedenstellend einstellen. Daher wurde ein weiteres
Voigt-Kelvin-Element in Querrichtung eingefiihrt, mit dem die Ubertragungseigen-
schaften der Reifenflanke beschrieben werden kdnnen. Es besitzt dieselben An-
lenkpunkte wie das in Bild 25 dargestellte Torsionselement und erlaubt somit eine
translatorische Verschiebung der Speichen relativ zur Felge beziehungsweise zur
Radnabe.

Die zuvor beschriebenen Speichenelemente rotieren mit der Winkelgeschwindig-
keit des Rades um die Radnabe. Dadurch kann die Interaktion mit der Fahrbahn
detailliert dargestellt werden. Die Verlagerung des Kraftangriffspunktes und die
damit verbundene Entstehung des Rollwiderstands konnen ebenfalls abgebildet
werden. Gleiches gilt fir die Vergroflerung beziehungsweise die Verkleinerung
des Hebelarms der Radlast bei einem angetriebenen oder gebremsten Rad, wie
sie von Plesser [44,86], Barrelmeyer [43] sowie Brinkmann et al. [152] experimen-
tell nachgewiesen wurden. Der von Plesser angenommene qualitative Verlauf der
Scherkrafte im Reifenlatsch eines gezogenen Rades kann nachgebildet und be-

statigt werden [86].

Das Modell berucksichtigt die Unrundheit des Reifens. Diese wird auf dem Flach-
bandprufstand gemessen und mit Hilfe einer Fourierreihenentwicklung analysiert
und beschrieben. Im Reifenmodell wird jeder Speiche in Abhangigkeit ihrer Positi-
on eine Lange individuell zugeordnet. Nach dem Durchlaufen des Kreissektors
wird der Betrag aktualisiert. Auf Modellparameter und -gleichungen wird im Kapitel
5.1 naher eingegangen. Um den Einfluss der Reifenunrundheit ndher zu untersu-
chen oder die damit verbundene Anregung auszublenden, ist der Modellparameter

uber die Eingabemaske zu- und abschaltbar.

Die Rechenzeit des erweiterten Hohenheimer Reifenmodells variiert mit der An-
zahl an simulierten Speichenelementen und dem in Simulink eingestellten Simula-
tionsmodus. In Bild 26 sind die Echtzeitfaktoren fur einen Simulationslauf mit 28
Speichen dargestellt. Nicht berlcksichtigt ist die Kompilierungszeit, die im soge-

nannten Normal Modus in Simulink weniger als drei Sekunden in Anspruch nimmt.
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Im sogenannten Accelerator Modus wird ein Echtzeitfaktor von 0,6 erreicht, die

Kompilierungszeit betragt circa 25 s.

2,0
) Normal Modus
w o B Accelerator Modus
0l 1,5
S
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e
0
0,5
0

Simulationsmodus

Bild 26: Rechenzeiten des Reifenmodells (Intel i7-2600 @ 3,4 GHz, RAM: 8 GB)

4.2 Integration und Bedienung des Reifenmodells

Das Reifenmodell kommuniziert Uber die Ein- und Ausgangsgrof3en mit dem ver-
bundenen MKS-Modell, Bild 27. Dartber hinaus kénnen Uber die Eingabemaske
diverse Einstellungen vorgenommen und Parameter vorgegeben werden. In die-

sem Kapitel wird ndher auf diese Punkte eingegangen.

Aufgabe des Reifenmodells ist es, bei gegebenem Bewegungszustand des Rei-
fens die daraus resultierenden Krafte und Momente zu berechnen. Die Bewe-
gungsgrofien des Reifens werden in SIMPACK mit Hilfe der in Kapitel 3.3.2 be-
schriebenen Sensoren erfasst und dann Uber die Simat-Schnittstelle an Simulink
und damit dem Reifenmodell Gbergeben. Aus den BewegungsgroRen und auf Ba-
sis des zuvor in den MATLAB-Workspace eingeladenen Parametersatzes werden
dann die Reifenkrafte und -momente berechnet, vergleiche Bild 20. Diese werden
anschlie3end Uber die Simat-Schnittstelle an das MKS-Modell Gbermittelt.
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Modellparameter
e Reifengeometrie
e Feder- und Dampfereigenschaften
e Reifen-Boden Charakteristik
o  Fahrbahnprofil
Léngsgeschwindigke>) Vx [m/s] Fx [kN] P Langskraft >
Quergeschwindigkei>) vy [m/s] Fy [kN] P Querkraft >
Abstand Nabe-Boder>) \posz [m] F:N] P Vertikalkraft >
Sturz >} 3 [rad] M [Nm] I Sturzmoment >
Winkelgeschw. y >} v [rad/s) My [Nm] P Rollwiderstandsm.>
Hohenheimer
Winkelgeschw. z ¢l [rad/s] Rﬂ]fe UdE]] M [ENm] P Ruckstellmoment
W Yorson 3.4 oy

Parametarfile: Parameter S2070F38
Streclenprofil: Gesamtz Teststracle

Bild 27: Reifenmodellmaske mit den entsprechenden Ein- und Ausgangsgrofien

Die Orientierung der Ein- und AusgangsgrofRen richtet sich nach dem in Bild 22

eingefuhrten Koordinatensystem. Im Vergleich zum bisherigen Modell [21] ist die

Winkelgeschwindigkeit um die z-Achse als weitere EingangsgrofRe hinzugekom-

men. Sie fliel3t unter anderem in die Berechnung des Riickstellmoments ein. Diese

basierte bisher allein auf dem Schraglaufwinkel und damit der Langs- und Quer-

geschwindigkeit der Radnabe. Demzufolge konnte das Ruckstellmoment eines

stehenden oder langsam abrollenden Reifens nicht berechnet werden [153].

Die Fahrbahn wird mit Hilfe einer zweispaltigen Matrix beschrieben, bei der jedem

Streckenabschnitt eine Fahrbahnhdhe zugeordnet wird. Die Reifenparameter las-

sen sich in vier unterschiedliche Kategorien aufteilen, vergleiche Bild 27. Zu den

Geometriedaten gehort neben der Reifenunrundheit der konstruktive Reifenradius.



Das erweiterte Hohenheimer Reifenmodell 59

Der Abrollradius ist — anders als beim bisherigen Modell — keine GrolRe, die explizit
definiert wird. Er resultiert vielmehr aus dem konstruktivem Reifenradius und den
gegebenen Abrollverhaltnissen. Im Gegensatz zum bisherigen Ansatz wird das
stationare Langs- und Querkraftibertragungsverhalten nicht in Form einer Trieb-
kraft-Schlupfkurve beziehungsweise einer Seitenkraft-Schraglaufwinkel-
charakteristik vorgegeben. Vielmehr ergeben sich diese Zusammenhange aus
dem Kraftibertragungsverhalten der Speichenelemente mit ihren Stick-Slip-
Kontakten. Die genannten Kennlinien spielen lediglich bei der Parametrierung der
Kraftelemente eine Rolle. Ahnlich verhlt es sich mit dem Hebelarm der Radlast
und dem daraus resultierenden Rollwiderstandsmoment. Hierbei hat der Anwen-
der die Moglichkeit, Uber die Eingabemaske einen Korrekturfaktor zu definieren
und so bei Bedarf sich andernde Abrollverhaltnisse zu berlcksichtigen. Daruber
hinaus kann in der Eingabemaske des Reifenmodells eine Reihe weiterer Einstel-
lungen getatigt werden, Bild 28. Dabei wird zwischen den beiden Ebenen der Mo-

dellsteuerung und der Vorgabe von Parametern unterschieden.

Optional kdnnen die Simulationsergebnisse im Workspace unter einem zuvor defi-
nierten Namen in einer Strukturvariablen abgelegt werden. Die Ergebnisse kdnnen
dann mit der in Kapitel 3.4 beschriebenen MATLAB-Routine dargestellt bezie-
hungsweise animiert werden. Die zeitliche Auflosung des Messschriebs ist ein-
stellbar. Insbesondere bei der Simulation von mehreren Reifen kann so vermieden
werden, dass es zu einer Uberlastung des Arbeitsspeichers kommt. AuRerdem
kann so die Anzahl der Datenpunkte fur die spatere Verarbeitung und Darstellung
reduziert werden. Die Reifenunrundheit kann vom Benutzer Uber das Eingabefeld
zu- oder abgeschaltet werden. Des Weiteren ist es moglich, den Startwinkel des
Reifens vorzugeben. Die Anzahl der Tastpunkte pro Radialelement sowie ein Kor-
rekturfaktor fur die Groe des Kreissektors sind ebenfalls vorwahlbar. Eine ndhere
Erlauterung dieser Einstellparameter erfolgt in Kapitel 4.1. Das Reifenmodell ver-
fugt Uber eine Diagnoseeinrichtung, die Uber die Eingabemaske aktiviert wird.
Werden die am Rand des Kreissektors befindlichen Elemente mehr als 2 cm ver-
formt, kann es zu einer Verfalschung der Simulationsergebnisse kommen. Der
Anwender wird gegebenenfalls Uber eine Meldung im Command Window von
MATLAB darlber informiert und dazu angehalten, die KreissektorgroRe anzupas-

sen. Rechenzeit und Echtzeitfaktor werden ebenfalls im Command Window aus-
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gegeben. Der Echtzeitfaktor berechnet sich aus dem Quotienten der Simulations-
dauer und der simulierten Zeit. Dessen Angabe war insbesondere wahrend der
Entwicklung hilfreich, um den Einfluss von Modifikationen auf die Performanz des

Modells zu beurteilen.

Function Block Parameters: HREM2 x

Eingabemaske fir Reifenparameter und Einstellungen {mask) -

Uber diese Eingabemaske kann das Modell gesteuert sowie
Modellparameter vorgegeben werden,

Modellsteuerung |_Pérameber

[ Auswertroutine starten

[¥] Ergebrisse im WS speichern

Mame der Struktuvariablen

m

HRM_32

Speichern jedes n-ten Wertes

5
[¥] Unrundheit des Reifens berticksichtigen
Startwinkel des Reifens [%]

o]
Anzahl der Tastpunkte pro Radialelement (Benutzerinfo) | 3 Tastpunkte -
Methode d. Bodenabtastung | “winkelabhangig”™ (sehr genau) - ]

[ streckenprofil laden

Geladenes Streckenprofil
Ebene

Startposition x0 [m] {fur Fahrbahnabtastung)
a

Vergdlern des Kreissektors (typischer Wert zwischen 0 und 0.5)
0.05

Anzahl der Radialelemente

28

[¥] Diagnose {Kreissektorgréfie, Schrittweite U, Rechenzeit)

[ 0K ][ Cancel H Help l Apply

b

Bild 28: Eingabemaske des Reifenmodells

Unter dem zweiten Reiter der Eingabemaske konnen die Modellparameter vorge-
geben werden. Die Reifenparameter sind in einem MATLAB-Skript definiert, das
diese im Workspace als Strukturvariable hinterlegt. Die Strukturvariable kann Gber

die Eingabemaske eingelesen werden und wird danach modellintern gespeichert.
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Bei Bedarf kdnnen Parametereintrage in der Eingabemaske handisch angepasst

werden, ohne dass sie von der hinterlegten Routine Uberschrieben werden.

Auch das Streckenprofil wird Uber die Eingabemaske geladen und modellintern
abgespeichert. Der Name des geladenen Parametersatzes und der des Strecken-

profils werden von der Modellmaske angezeigt, Bild 27.

Die Felgenfarbe des in der Maske dargestellten Rades ist auf gelb, grau oder rot

einstellbar, so dass persodnlichen Praferenzen Rechnung getragen werden kann.

4.3 Koordinatentransformation

Die Orientierung der Ein- und Ausgangsgrofden des Reifenmodells beziehen sich
wie in Kapitel 3.3.2 beschrieben auf den im Reifenlatsch befindlichen "Congruent
Marker". Die Radialelemente sind bezogen auf diese Ausrichtung um den Betrag
des Sturzes sowie des Rotationswinkels verdreht. Um die Eingangsgroen der
Speichen mit ihren radialen, axialen und tangentialen Kraftelementen berechnen
zu konnen, wird eine Koordinatentransformation in Form von zwei Elementardre-
hungen durchgefihrt. Die erste Elementardrehung wird um die x-Achse des Iner-
tialsystems K durchgefihrt. Es wird um den Betrag des Sturzes 8 gedreht. Die da-

raus resultierende Drehmatrix lautet:

1 0 0
ckk' =|0 cosp —sinp (27)
O sinf cosp

Aus der Elementardrehung resultiert das gedrehte Koordinatensystem K', dessen
x'z'-Ebene in der Radmittelebene liegt und das dem in der DIN ISO 8855 [143] als
"radfestem Koordinatensystem" bezeichneten Bezugssystem entspricht. Im zwei-
ten Schritt wird um die y'-Achse des Koordinatensystems K' gedreht. Diese Dre-

hung erfolgt individuell flr jedes Radialelement um den Rotationswinkel y:

cosy 0 siny
ckkr=| 0 1 0 (28)
—Siny 0 cosy
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Aus den Drehungen resultieren die Koordinatensysteme K", deren x"-Achsen in

radialer Richtung entlang des jeweiligen Speichenelements verlaufen.

Um die Transformation von dem Inertialsystem K zu den gedrehten Koordinaten-
systemen K" in einem Schritt durchflihren zu kénnen, wird die Drehmatrix ckx- aus

dem Produkt der beiden Drehmatrizen ckx und ckk- gebildet:
CKK" = CKK' " CK'K" (29)
Die finale Drehmatrix cxx lautet damit:

cos y 0 sin y
Ckk" =| sinfB-siny cospB —sinp-cosy (30)
—cosp-siny sinf cospf-cosy

Zu Berechnung und Ausgabe der Radkrafte im Inertialsystem muss eine RUck-

transformation erfolgen. Dazu wird die Drehmatrix ckx- transformiert:

cosy sinf-siny —cosp-siny
siny —sinf-cosy cospf-cosy

4.4 Modellgleichungen der Feder- und Dampferelemente

Die Speichen des Reifenmodells setzen sich aus radial, axial und tangential ange-
ordneten Kraftelementen zusammen. Diese sind Uber ein Torsionsfeder-
Dampferelement mit einem rotatorischen Freiheitsgrad um die Radachse elastisch
an der Radnabe angebunden. Daruber hinaus kénnen sich die Speichen in Quer-
richtung relativ zur Radnabe verschieben. In diesem Kapitel werden die Modell-

gleichungen der Feder- und Dampferelemente vorgestellt.
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4.4.1 Radiale und interradiale Speichenelemente

Langenbeck [39] beschrieb das vertikale Federverhalten eines Reifens mit einem

Potenzansatz, um den progressiven Anstieg der Federkraft zu berlcksichtigen:

Fzfeder = C1z 'fzc2z (32)
Wobei: Fqer — vertikale Federkraft, cs; und c,, — vertikale Steifigkeitsbeiwerte

sowie f, — vertikale Einfederung

Die Progressivitat der Federkraft wird mit dem dimensionslosen Exponenten
c2; > 1 eingestellt. Von Holst [51] differenziert zwischen inneren und geometri-
schen Nichtlinearitaten. Der von Langenbeck eingefuhrte Zusammenhang in Glei-

chung (32) ist ein typisches Beispiel fur eine innere Nichtlinearitat.

Das Speichenmodell besitzt bedingt durch seinen Modellaufbau eine geometri-
sche Nichtlinearitat: Wahrend das Modell einfedert, setzen die radialen Elemente
sukzessive auf der Fahrbahn auf. Dadurch ergibt sich ein Kraft-
Einfederungsverlauf, der deutlich progressiver ist als der gemessene. Um diese
sehr stark ausgepragte, geometrische Nichtlinearitat an das Reifenverhalten an-
zupassen, wurden bereits in einem fruhen Modellstadium nichtlineare Radialfe-
derelemente eingefuhrt [94]. Das Kraft-Weg-Gesetz ahnelt dem von Langenbeck
eingefuhrten Zusammenhang. Allerdings wird Uber den Exponent ¢, < 1 ein de-

gressives Verhalten eingestellt:

Frfeder = C1r -1 2" (33)
Wobei: Frqer — radiale Federkraft, c;, und co — radiale Steifigkeitsbeiwerte

sowie f,— radiale Einfederung

Wahrend der Modellverifizierung konnte gezeigt werden, dass bei den radialen
Dampferelementen keine innere Nichtlinearitat dargestellt werden muss, um das
Reifenverhalten zu beschreiben. Die Dampferkraft berechnet sich demzufolge aus

einem geschwindigkeitsproportionalen Ansatz:



64 Das erweiterte Hohenheimer Reifenmodell

d

Fraampfer = dr ‘Efr (34)

Wobei: Frysmprer — radiale Dampferkraft, d. — radialer Dampfungsbei-

wert

Die radial angeordneten Voigt-Kelvin-Elemente haben auf ebenem Untergrund
den grofdten Einfluss auf das vertikale Schwingungsverhalten des Reifenmodells.
Erst bei punktuellen Einfederungen, wie sie typischerweise bei der Uberfahrt von
Hindernissen auftreten, ist die Charakteristik der interradialen Federelemente ent-
scheidend. Zur Parametrierung dieser Elemente wird der Reifen lokal verformt und
das gemessene Reifenverhalten mit dem simulierten verglichen. Nach Einfuhrung
eines degressiven Kraft-Einfederungs-Verlaufs konnte eine deutlich bessere

Ubereinstimmung festgestellt werden:

2
Firfeder =Ctjr - fir —Cojr - f,'r (35)
Wobei: Firqder — interradiale Federkraft, cqi-und ¢y — interradiale Steifigkeitsbeiwer-

te sowie f;, — interradiale Verformung

Die interradiale Verformung f;; berechnet sich aus der Differenz der Einfederung
zweier benachbarter Radialelemente. Die resultierende, linearisierte Federsteifig-
keit cinin in einem Betriebspunkt ist folglich eine Funktion der interradialen Verfor-

mung und berechnet sich aus:

2
Firteder = C1ir -y —C2ir -y = Ciniin - T, (36)

Citin = C1ir — C2ir ~fir (37)

Aus Gleichung (37) wird ersichtlich, dass die Federsteifigkeit cii, mit steigender
Verformung f; linear abfallt. Demzufolge nimmt die interradiale Federkraft oberhalb
einer bestimmten Einfederung wieder ab und wird bei hohen interradialen Verfor-

mungen sogar negativ, Bild 29:
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Bild 29: Qualitative Verlaufe der interradialen Federkrafte Uber der Verformung

Die Abnahme beziehungsweise der Vorzeichenwechsel der interradialen Kraft ist
nicht erwinscht. Es hat sich daher als zielfihrend erwiesen, die linearisierte Fe-
dersteifigkeit nach dem Erreichen der maximalen Federkraft konstant zu halten
und nicht weiter absinken zu lassen. Aus der Kurvendiskussion von Gleichung

(35) lasst sich ableiten, dass die maximale Federkraft bei

fi = C1ir (38)
2 Cojr

erreicht wird. Wird der Zusammenhang von Gleichung (38) in Gleichung (35) ein-
gesetzt, erhalt man fir die in diesem Betriebspunkt wirkende interradiale Feder-
kraft F;".

o
F,'r ' r (39)
4 - Cojr

FUr die linearisierte, interradiale Federsteifigkeit c;i,’ gilt bei der Verformung ;"

_ Fir' _ c1ir 40
min f,r 2
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Nach Erreichen der Verformung f;' wird die interradiale Federsteifigkeit konstant
gehalten. Zur Berechnung der linearisierten, interradialen Federsteifigkeit wird im

Reifenmodell somit folgende Fallunterscheidung getroffen:

Ctir —Cojr - £, fUr fir <f’
Cirlin = Clir
2

41
fir fi, > f;,' 41

Der in Gleichung (41) beschriebene Ansatz flihrt zu dem in Bild 30 dargestellten,

qualitativen Verlauf der Federsteifigkeit Cigip.

A

irlin

irlin

Federsteifigkeit c__

I
ir

interradiale Verformung f_

Bild 30: Qualitativer Verlauf der angepassten interradialen Federsteifigkeit

Bei der Erstellung des Reifenmodells war die Berechnung der radialen Verfor-
mungsgrof3en eine der grofdten Herausforderungen. Prinzipiell kann ein Radial-
element entweder durch Kontakt mit dem Untergrund verformt oder durch die in-

terradiale Kopplung von benachbarten Elementen "mitgezogen" werden.

Die durch die interradiale Kopplung bedingte Verformung berechnet sich aus dem

Kraftegleichgewicht der radialen und interradialen Feder- und Dampferelemente:

Fr =0 = —Freder — Frazmpter + Firfeder 1 + Firfeder 2 (42)
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Wobei: F,— Radialkraft, Fifeger 1 UNd Fifeger 2 — Krafte der angrenzenden, interradia-

len Federn

Die in (42) dargestellte Differentialgleichung wird im Reifenmodell als Ubertra-
gungsfunktion formuliert. Diese berechnet den Bewegungszustand eines Radial-
elements in Abhangigkeit der Verformung der Nachbarelemente. Ubertragungs-
funktionen beschreiben ausschlielBlich das Verhalten von linearen Systemen. Da
sowohl die radialen, als auch die interradialen Federelemente ein nicht lineares
Verhalten aufweisen, wird eine Linearisierung im Arbeitspunkt durchgefihrt. Dies
geschieht bei jedem Integrationsschritt. Demzufolge ist die dadurch entstehende
Abweichung vernachlassigbar klein. Fur den linearisierten Ansatz gilt nach Einset-

zen in Gleichung (42):

d
Fr =0=—cpjp -f —d, ‘Efr + Cirlin1 * fir1 + Ciriin2 * fir2 (43)

Wobei: cyi, — linearisierte radiale Steifigkeit, f, — radiale Einfederung, Ciins
und cininz — linearisierte interradiale Federsteifigkeit sowie fy und f;; — inter-

radiale Verformungen zu benachbarten Elementen

Die interradialen Verformungen f;s und fi» berechnen sich aus der Verformung des

Radialelements f. sowie die Einfederung der Nachbarelemente f.; und f:

fir1 = (fr1 _fr)

(44)
fir2 :(fr _fr2)
FUr die linearisierte radiale Steifigkeit ¢y, gilt:
f.Cor
Crlin=C1r - rf (45)
"

Die linearisierten interradialen Federsteifigkeiten berechnen sich aus der in Glei-

chung (41) eingeflhrten Fallunterscheidung.
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Die Ubertragungsfunktion stellt sich nach Umstellen von Gleichung (43) sowie

Einsetzen von Gleichung (44) wie folgt dar:

dr 'ifr(t)"‘fr(t): Cirlin1 * fr1(t) + Ciniin2 - fr2(£) (46)
Crlin + Cirlin1 *+ Cirlin2  dt Criin + Cirlin1 + Cirlin2

Nach Implementierung in Simulink Iasst sich mit ihr die radiale Verformung eines
Speichenelements in Folge der interradialen Kopplung in Abhangigkeit der Zeit t
berechnen. Parallel dazu liegt das Ergebnis aus der Bodenabtastung vor. Der
gréRere der beiden Verformungswerte wird flur den nachsten Iterationsschritt be-
ziehungsweise die Berechnung der Radialkrafte herangezogen. Die resultierende

Radialkraft F, eines Speichenelements ergibt sich damit zu:
Fr = Frteder — Frdampfer + Firfeder1 + Firfeder 2 47)

Fur Elemente, die nicht mit dem Boden in Kontakt stehen, gilt der in GI. (42) be-

schriebene Fall F,= 0.
4.4.2 Tangentiale und axiale Speichenelemente

Die tangential und axial angeordneten Voigt-Kelvin-Elemente besitzen eine lineare

Charakteristik. Demnach berechnet sich die axiale Komponente F, mit:

Fa=Cq-[fadt+dy-f, (48)

Wobei: ¢, — axiale Federsteifigkeit, fa — axiale Verformungsgeschwindigkeit und

d, — axialer Dampfungsbeiwert

Analog dazu gilt fur tangentiale Kraft F

Ft:Ct'Iftdt+dt'ft (49)

Wobei: c¢; — tangentiale Federsteifigkeit, f} — tangentiale Verformungsgeschwindig-

keit und d; — tangentialer Dampfungsbeiwert
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Die Bewegungsgrofien berechnen sich aus den Differentialgleichungen eines Kon-
taktelements. Diese werden in Kapitel 4.5 zusammen mit der Theorie des Stick-
Slip-Kontakts vorgestellt.

4.4.3 Torsionsfeder- und Dampferelement

Um das in [151] prasentierte transiente Langskraftverhalten zu optimieren, wurde
ein Torsionsfeder-Dampferelement mit einem rotatorischen Freiheitsgrad um die
Radachse eingeflhrt, vergleiche Bild 25. Die Bewegungsdifferentialgleichung er-

schlief3t sich aus dem Drallsatz um die y-Achse des Reifenmodells:

J-&=M; +Cor - [ dt + o - @ (50)

Wobei: J — Tragheitsmoment, M, — radiales Moment, ¢, — Torsionssteifigkeit,

dior — Torsionsdampfung und w — Winkelgeschwindigkeit

Das durch das Tragheitsmoment hervorgerufene Moment wird an dieser Stelle le-
diglich berucksichtigt, um modellintern einen Schleifenschluss zu vermeiden und
damit die numerische Stabilitat zu gewahrleisten. Das Tragheitsmoment wurde zu
einem sehr geringen Wert von J = 1 kgm? gesetzt, so dass das resultierende Mo-
ment keinen merklichen Einfluss auf die Modelldynamik nimmt. Das Tragheitsmo-
ment des Rades wird gesondert davon im MKS-Modell berlcksichtigt. Die Be-

rechnung des radialen Moments M, ist in Kapitel 4.6 beschrieben.

Das Kraftelement kann optional Uber die Bedienoberflache des Reifenmodells
starr gestellt werden. Dies ermoglicht bei Bedarf eine gesonderte Betrachtung des

Ubertragungsverhaltens der tangential angeordneten Kraftelemente.
4.4.4 Axiales Feder- und Dampferelement

Wie bereits in Kapitel 4.1 erlautert, Iasst sich das transiente Seitenkraftverhalten
mit den axial angeordneten Voigt-Kelvin-Elementen der Speichen nur unzurei-
chend darstellen. Daher wurde ein zusatzlicher Freiheitsgrad eingefuhrt, der eine

laterale Verschiebung der Speichenelemente relativ zur Radnabe erlaubt. Die
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Kraftibertragung wird mit einem linearen Voigt-Kelvin-Element beschrieben. Die-

ses ist in Reihe zu den axialen Speichenelementen geschaltet:

d
Fy:ZFa:Cy'nyrdy'Efy (51)
Wobei: F, — Seitenkraft, ¢, — laterale Federsteifigkeit, d, — lateraler Dampfungs-

beiwert sowie f, — laterale Einfederung

Funktionsweise und Wirkung sind vergleichbar mit der Verformung der Reifenflan-

ken und der damit verbundenen Verschiebung des Reifenlatsches relativ zur Fel-

ge.
4.5 Berechnung der Scherkrafte im Reifenlatsch

Das Einpunktkontaktmodell von Ferhadbegovi¢ beschreibt die stationare Langs-
und Querkraftibertragung eines Reifens mit Hilfe von Kennlinien [21]. Neben der
Umfangskraft-Schlupf Kurve wird dazu die Seitenkraft-Schraglaufwinkel-
Charakteristik mit der Einzelradmesseinrichtung fur eine gegebene Reifen-

Bodenpaarung experimentell ermittelt und in einer Lookup Table hinterlegt.

Der erweiterte Ansatz diskretisiert die Vorgange im Reifenlatsch deutlich feiner.
Dazu ist jedem Speichenelement ein Stick-Slip-Kontakt zugeordnet, Uber den die
Scherkrafte in Langs- und Querrichtung Ubertragen werden. Die Eignung dieses
Kontaktmodells zur Beschreibung der Reibkrafte zwischen Reifenprofilblécken und
Beton beziehungsweise Asphalt konnte Moldenhauer experimentell nachweisen
[154].

Die Darstellung eines Stick-Slip-Kontakts ist aus numerischer Sicht eine Heraus-
forderung. Der Ubergang zwischen Haften und Gleiten geschieht sehr abrupt und
kann sich zu jedem Zeitpunkt einstellen. Im Reibbeiwert-Gleitgeschwindigkeits-
Diagramm macht sich das plotzliche Hinzukommen oder Wegfallen eines Frei-
heitsgrades in Form einer Unstetigkeit bemerkbar, Bild 31. Diesen Ubergang kor-
rekt darzustellen, ist mit hohem numerischem Aufwand verbunden [155] und muss

bei der Wahl des Integrationsverfahrens bertcksichtigt werden [156]. In der Praxis
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wird daher oftmals eine Naherungslésung bevorzugt [17,154,155]. Diese approxi-
miert den Haftzustand im Bereich kleiner Gleitgeschwindigkeiten mit einer sehr
hohen viskosen Dampfung wie es schematisch in Bild 31 dargestellt ist. Auf diese
Weise wird die Unstetigkeit der Reibbeiwert-Funktion behoben. Um die durch die-
se Vereinfachung entstehende Abweichung zu minimieren, muss der Ubergangs-
bereich % v¢i moglichst klein sein. Obgleich die Anforderungen der Naherungslo-
sung an das lterationsverfahren geringer sind, muss zur Losung des steifen Sys-
tems eine kleine Schrittweite eingestellt werden [155]. Nur so kann die numerische

Stabilitat gewahrleistet werden.

4

Stick-Slip ﬁl- ______
= = Naherung I,
!
/I
, |
“Verit 2 : -
| »
: I Ve Vyleit
W,
'/
|
1y

Bild 31: Reibbeiwert als Funktion der Gleitgeschwindigkeit eines Stick-Slip-
Kontakts und dessen Naherungslosung

Moldenhauer nahert das Reibverhalten von Reifenprofilblocken mit einer Arkus-
tangensfunktion an [154]. Die von ihm ausgesprochenen Empfehlungen fur die
Parametrierung dieser Funktion und damit die Gestaltung des Ubergangsbereichs
konnten mit der angestrebten Schrittweite von 0,2 ms nicht realisiert werden. Eine
Reduktion der Schrittweite zugunsten dieses Teilmodells und damit der Anstieg
der Rechenzeiten fur das Gesamtmodell wurden nicht in Betracht gezogen. Eine
weitere Motivation zur Findung einer Alternativibsung war, dass ein Anhalten —
zum Beispiel bei Untersuchungen unter Schwerkrafteinfluss am Hang — nicht mog-

lich ist.



72 Das erweiterte Hohenheimer Reifenmodell

Der gewahlte Losungsansatz basiert auf dem in Bild 32 dargestellten Ersatzsys-
tem, das die Verhaltnisse an einem Kontaktelement abstrahiert. Es stellt eine
Masse dar, die sich in der xy-Ebene bewegt und mit einer Normalkraft belastet
wird. Die Scherkrafte zwischen der Masse und der Aufstandsebene werden Uber
einen Stick-Slip-Kontakt Gibertragen. Ahnlich wie bei dem in GI. (50) berticksichtig-
ten Tragheitsmoment wird auch hier die Massentragheit eingefihrt, um bei der L6-
sung der Differentialgleichungen einen Schleifenschluss zu vermeiden. Die Kon-
taktmasse ist klein und hat damit keinen nennenswerten Einfluss auf das Berech-
nungsergebnis. Das Kontaktelement ist Uber zwei paarweise zueinander senk-
recht angeordnete Voigt-Kelvin-Elemente mit dem Reifenmodell verbunden.
Bild 32 =zeigt einen Sonderfall, bei dem eine Speiche senkrecht zur
Aufstandsebene steht. Das Koordinatensystem K" des Speichenelements ist
demnach relativ zur y-Achse des Inertialsystems um +90° verdreht, vergleiche Ka-
pitel 4.3. Krafte und BewegungsgrofRen in x/y-Richtung entsprechen hierbei den
tangentialen/axialen GroRen des Reifenmodells. Die Normalkraft stimmt mit der
radialen Speichenkraft Gberein. Der Stick-Slip-Kontakt wird an diesem Sonderfall
erklart. Auf die Koordinatentransformationen zwischen den einzelnen Berech-
nungsschritten muss daher nicht weiter eingegangen werden, was zielfihrend fur

ein leichteres Verstandnis ist.

fy.fy

<
«Q

m

Bild 32: Ersatzmodell des zweidimensionalen Reibkontakts
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Die Speichengeschwindigkeit Vs beschreibt die Relativbewegung eines Speichen-
elements zum Untergrund. Sie stellt neben der Gleitgeschwindigkeit die Ein-
gangsgroRen der axial und tangential angeordneten Voigt-Kelvin-Elemente dar

und berechnet sich aus den Eingangsgrof3en des Reifenmodells:

e e

Wobei: v — Speichengeschwindigkeit, v,+ — axiale/tangentiale Speichegeschwin-
digkeit, vy, — Langs-/Quergeschwindigkeit Radnabe, w,x — Winkelge-

schwindigkeit der Radnabe um x/y-Achse sowie r — Speichenlange (radial)

Die Differenz aus der Speichengeschwindigkeit vs und der Gleitgeschwindigkeit
Vg entspricht der Verformungsgeschwindigkeit der axialen und tangentialen

Voigt-Kelvin-Elemente (vergleiche Kapitel 4.4.2):

< fa . - a Vax
i) () .

Wobei: ét— Verformungsgeschwindigkeit, f,; — axiale/tangentiale Verformungs-
geschwindigkeit, \79— Gleitgeschwindigkeit und vy, — Gleitgeschwindig-

keit in x/y-Richtung

Der Reibbeiwert limitiert die Ubertragbare Scherkraft. Dies impliziert, dass die vek-
torielle Summe der Langs- und Querkraft eines Kontaktelements nie groRer wer-
den kann als die maximale Reibkraft. Diese lokale Gegebenheit gilt analog fir das
Reifenverhalten und wird mit dem Kammschen Kreis beschrieben [157]. Die Auf-
teilung der maximal erreichbaren Langs- und Querkraft wird durch die Richtung
der resultierenden Gleitgeschwindigkeit festgelegt. Dies entspricht der Annahme
von Oertel [155,158]. Um diesen Zusammenhang in die weiteren Berechnungen

einflieBen zu lassen, wird der Gleitgeschwindigkeitsvektor normiert:
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ég = ‘t—z‘ (54)

Wobei: ég — normierter Gleitgeschwindigkeitsvektor

Die Bewegungsdifferentialgleichung des Kontaktelements leitet sich aus dem Kraf-

tegleichgewicht her:

Freib = 7 - Fn - —6g = M - g+D‘fat+Q'Ifat dt (55)

Wobei: lfre,-b — Reibkraft, M, D und C — Massen-, Dampfungsbeiwert- und Feder-

steifigkeitsmatrix, yr— Reibbeiwert und Fn — Normalkraft

Die kinematische Kopplung der beiden Freiheitsgrade wird Uber den normierten
Gleitgeschwindigkeitsvektor realisiert, der allerdings nur flr den Zustand des Glei-
tens definiert ist. Diese Unstetigkeit fuhrt dazu, dass der Haftzustand nicht abge-
bildet werden kann, da die Kraftrichtung eines Reibelements nicht von vorne her-
ein gegeben ist. Um auch den Zustand des Haftens darstellen zu kénnen, werden
in diesem Fall die Krafte auf Basis der kinematischen Zusammenhange berechnet.
Nachdem in Gl. (53) die Gleitgeschwindigkeit entfallt, kann die Verformungsge-
schwindigkeit direkt aus den Eingangsgrofien des Reifenmodells abgeleitet wer-
den. Diese werden in die Gleichungen der axialen und tangentialen Kraftelemente
eingesetzt, Gl. (48) sowie Gl. (49). Fur die Reibkraft gilt im Fall des Haftens somit:

— —

Freip = _(Q 'at + Q'Ifat dt) (56)

Bei der Initialisierung des Modells werden alle Stick-Slip-Kontakte zunachst in die-
sen Zustand versetzt. Die Bedingungen fiir den Ubergang von Haften zu Gleiten
und damit den Wechsel von Gl. (56) zu (55) lautet:

‘Freib‘ > Fn - mg (57)

Die Voraussetzungen flr das Zurlickkehren zum Haftzustand sind:
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"Ereib‘ < IEN "M und \79 =0 (58)

Im Simulink-Reifenmodell Uberprift eine Stateflow-Einheit die oben genannten
Bedingungen und leitet die Ubergénge zwischen Haften und Gleiten ein. Stateflow
stellt eine objektorientierte Erweiterung von MATLAB/Simulink zur Simulation end-
licher Zustandsautomaten dar [146]. Zustande beziehungsweise Aktionen eines
Systems werden dabei nicht wie bei Simulink zu diskreten Zeitpunkten fortlaufend
berechnet. Vielmehr ist die Ausfuhrung eines Stateflow-Modells ereignisgesteuert
und lauft demnach nur nach internen oder externen Zustandsanderungen ab. Die
Uberprifung der Haft-/Gleitbedingungen ist daher sehr effizient. Bild 33 zeigt die

Umsetzung in Stateflow.

[fabs(F_sum) > F_stick]

R o
i ®

=
f'/

stick/ slip/
entry: stick = 1;}=———e entry: stick = 0;

"'\_\ // '

Ry

[v_gleit 0 & (fabs(F_sum)<= F_stick)]

Bild 33: Uberpriifung der Haft-/Gleitbedingungen in Stateflow®

Der Reibbeiwert eines Kontaktelements ist fir die Langs- und Querrichtung indivi-
duell definierbar, so dass die unterschiedlichen Eigenschaften des Reifens und die
damit verbundene Anisotropie bei der horizontalen Kraftibertragung bertcksichtigt
werden kdnnen. GreCenko erganzte sein Slip-Drift-Modell in [159] um diesen As-
pekt. Die Erweiterung zeigt in einem von Schlotter [29] angestellten Vergleich eine
deutlich bessere Ubereinstimmung mit den Messergebnissen als der urspriingli-
che, isotrope Ansatz. Die Grenze der Ubertragbaren Scherkraft wird bei bekannten
Eigenschaften in die beiden Hauptrichtungen mit einem zur Ellipse verzerrten

Kammschen Kreis beschrieben, Bild 34.
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.
-
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Bild 34: Kammscher Kreis fur unterschiedliche Reibbeiwerte in x- und y-Richtung

Der resultierende Reibbeiwert ur eines Kontaktelements ist eine Funktion des Kraf-
tewinkels 6 und kann nach Vorgabe der Reibbeiwerte u, und py, fir die Langs- und

Querrichtung mit einer Ellipsengleichung in Polarkoordinaten berechnet werden:

Hy ..
\/ > > ftir Hy < Hx
s = 1-&%.c0s8° 0 (59)
x far wy, > py
2 2
\/1—5 - CO0S“ O
mit der numerischen Exzentrizitat :
px? =
X,u Y flr py, < uy
_ X
. % = ©0)
Y X fir py, = uy
Hy
Der Kraftewinkel 6 berechnet sich aus:
F
tan™’ ﬁ flir Hy < iy
R (61)
1 Fy .
tan™" —=  flir p, > py
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4.6 Berechnung der Radmomente

Die Berechnung der Radmomente schlie3t sich der Kraftberechnung an. Bei be-
kannten Krafteverhaltnissen und Verformungen ergeben sich die Radmomente

aus folgendem Kreuzprodukt:

Mr Fr r—ft
Mt =|Fg|X fy + fa (62)
Mg | | Ft fy

Wobei: M, ;,— Moment um jeweilige Achse des gedrehten Koordinatensystems K",

r— Lange einer unverformten Speiche

Die mit Gl. (62) berechneten Momente orientieren sich an den gedrehten Koordi-
natensystemen K" der Speichenelemente, deren x"z"-Ebenen in der Radmittel-
ebene liegen, vergleiche Kapitel 4.3. Analog zu den Kraften des Reifenmodells
werden auch die Momente in Bezug auf das Inertialsystem K ausgegeben. Dazu
werden die Momente zunachst mit Hilfe der Drehmatrix nach Gl. (30) transformiert

und anschlieRend aufsummiert:

MX ng Mr
My = Z CKK" ° Mt (63)
M, | =1 M,

Wobei: M, , . — Moment um jeweilige Achse des Inertialsystems K und ng — Anzahl

der Speichen

Das erweiterte Hohenheimer Reifenmodell bericksichtigt bei der Berechnung des
Sturzmoments M, neben dem Einfluss der Querkrafte und deren Hebelarm um die

Radnabe auch die laterale Verschiebung des Angriffspunktes der Vertikalkraft.

Die longitudinale Verschiebung des Aufstandspunktes und damit der Hebelarm
der Radlast rufen das Rollwiderstandsmoment hervor. Bei einem gezogenen Rad
wird dieses durch die Rollwiderstandskraft kompensiert, deren Hebelarm der Ab-

stand zwischen Radnabe und Boden ist [160]:
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Frw Istat =Fz - € (64)
Wobei: Fryy — Rollwiderstandskraft, rq.t — Abstand Radnabe-Boden und

e — Hebelarm der Radlast

Der Rollwiderstandsbeiwert p setzt die Rollwiderstandkraft und die Vertikalkraft ins
Verhaltnis [21]:

_Frw _ €
Fz  Istat

p (65)

Strukturbedingt kann das Speichenmodell nur die Anteile der Rollwiderstandskraft
abbilden, die durch das Walken der Reifenflanke sowie der damit verbundenen
Karkassenbewegung hervorgerufen werden. Der Einfluss des Reifenprofils, der
bei PKW-Reifen etwa 50% des Gesamtwiderstands ausmacht [161], des Gurtels
(~8%) sowie des Reifenwulstes (~11%) gehen nicht, beziehungsweise nur bedingt
mit in die Berechnung ein. Daher wird im Reifenmodell die Mdglichkeit gegeben,
den Rollwiderstandsbeiwert anzupassen. Nach Vorgabe eines Korrekturwertes be-
rechnet sich das Gesamtmoment um die y-Achse fur ein gezogenes Rad im stati-

onaren Fall aus:

Myges = My +Fz - Pkor * I'stat - S9N (@) (66)
Wobei: Myges — Gesamtmoment um y-Achse, pxor — Korrekturwert flr Rollwider-

standsbeiwert

Ferhadbegovi¢ [153] schatzte den qualitativen Langs- und Querkraftverlauf sowie
die Verformungen im Reifenlatsch ab, um das Ruickstellmoment zu berechnen.
Fur fahrdynamische Betrachtungen auf ebenem Untergrund haben sich diese An-
nahmen als ausreichend genau und vor allem sehr effizient erwiesen. Zur Berech-
nung des Ruckstellmoments bei geringen Geschwindigkeiten wie auch bei einem
stehenden Rad oder der Uberfahrt von Unebenheiten ist eine derart vereinfachte
Betrachtung der Vorgange im Reifenlatsch nicht zielfihrend. Mit dem erweiterten
Ansatz ergeben sich hier neue Moglichkeiten, da keine Annahmen mehr Uber die

Normal- und Scherkraftverteilung sowie die Verformungen im Reifenlatsch getrof-
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fen werden mussen. Vielmehr werden diese in Abhangigkeit des Bewegungszu-
standes des Rades sowie des Fahrbahnprofils ausgegeben und kénnen dann im

zweiten Schritt zur Berechnung des Ruckstellmoments herangezogen werden.

Der qualitative Verlauf des Ruckstellmoments wird mafl3geblich durch die Seiten-
kraftverteilung im Reifenlatsch bestimmt. Pacejka [148] erklart dies anhand der
Theorie des Burstenmodells, Bild 35.

=
_ -7~ maximum

}—} ° " - deflection ‘ E/
(B) .

. sliding = adhesion
©

full
sliding

pure side
Fy slip

Bild 35: Entstehung und Verlauf des Ruckstellmoments nach der Theorie des
Burstenmodells [148]

Die Ubertragbare Seitenkraft beziehungsweise die maximale Verformung ("maxi-
mum deflection") eines Burstenelements werden durch Normalkraft und Reibbei-
wert begrenzt. Bei kleinen Schraglaufwinkeln (Fall A) bauen sich die Scherkrafte
im Reifenlatsch nur langsam auf. Erst kurz vor dem Auslaufen aus dem Reifen-
latsch wird die Haftgrenze erreicht. Die resultierende Querkraft F, ruft am Hebel-
arm t das Ruckstellmoment M, hervor, Bild 35. Mit gro3er werdendem Schrag-
laufwinkel steigt das Ruckstellmoment zunachst weiter an, da die Seitenkraft zu-
nimmt und der Hebelarm nahezu unverandert bleibt. Die Abnahme des Ruckstell-
moments nach dem Erreichen des Maximalwertes liegt darin begriindet, dass der
Hebelarm kleiner wird und dies nicht durch die Zunahme der Querkraft kompen-

siert wird, Fall B. Steigt der Schraglaufwinkel weiter an, nehmen Hebelarm und
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Ruckstellmoment kontinuierlich ab und streben schlielllich gegen Null, Fall C

und D. In diesem Fall ist die Seitenkraft symmetrisch im Reifenlatsch verteilt.

Nach dem Slip-Drift-Modell von Greenko ergeben sich ahnliche Scherkraftver-
haltnisse im Reifenlatsch [162]. Das stationare Modell wurde urspringlich fur die
Berechnung der Langs- und Querkrafte auf weichem Untergrund erstellt, ist aber

auch auf fester Fahrbahn anwendbar [159].

Bild 36 zeigt den qualitativen Verlauf der Seitenkraft und des Ruckstellmoments
eines Simulationslaufes in Abhangigkeit des Schraglaufwinkels und stellt die Sei-
tenkraftverteilung im Reifenlatsch fur ausgewahlte Betriebspunkte dar. Die Be-
triebspunkte sind mit der von Pacejka [148] getroffenen Auswahl vergleichbar und
werden um den Punkt A* auf HOohe des maximalen Ruickstellmoments erganzt.
Zugunsten einer besseren Vergleichbarkeit wurden die Vorzeichen der Seitenkraft
und des Ruckstellmoments in diesem Fall invertiert und so an die von Pacejka

[148] verwendete Konvention angepasst.

A F

A I
A* Tﬁ

*
B \l‘ A

o
C
D
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Bild 36: Qualitativer Verlauf der lateralen Scherkraftverteilung im Reifenlatsch fur

ausgewahlte Schraglaufwinkel a sowie die daraus resultierende Seiten-
kraft F, und das Ruckstellmoment M,
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Das Reifenmodell bestatigt die Annahmen und Erklarungen von Pacejka [148] und
kann somit auch den aus der Praxis bekannten charakteristischen Verlauf des

Ruckstellmoments widerspiegeln.

Die in Bild 35 und Bild 36 dargestellten qualitativen Verlaufe des Ruckstellmo-
ments eines gezogenen Rades werden primar durch die im Reifenlatsch angrei-
fenden, lateralen Scherkrafte bestimmt. Darlber hinaus ruft auch die Rollwider-
standskraft eines gezogenen Rades aufgrund der seitlichen Verschiebung des
Reifenlatsches relativ zur Felge ein Ruckstellmoment hervor. Diese Komponente
ist dem aus den lateralen Scherkraften resultierenden Anteil entgegengesetzt. Sie
steigt mit groRer werdender Seitenkraft kontinuierlich an und kann zur Vorzei-
chenumkehr des Ruckstellmoments fuhren. Die theoretische Betrachtung wird ge-
stltzt durch Versuchsergebnisse an PKW-Reifen, bei denen sich das Vorzeichen
des Ruckstellmoments unter grof3en Schraglaufwinkeln von 10° [163] bis 15° [148]
invertieren kann. Fur den Fahrer deutet sich das Erreichen des fahrdynamischen

Grenzbereichs mit einem sehr schwammigen Lenkverhalten an.

Heine [164] konnte mit Hilfe seiner Versuchseinrichtung diesen Effekt auch an
Ackerschlepperreifen nachweisen. Dort kam es bei Schraglaufwinkeln Gber 20° zu
einer Vorzeichenumkehr des Ruckstellmoments. An der eingesetzten und in Kapi-
tel 3.2 vorgestellten Einzelradmesseinrichtung kénnen nur Schraglaufwinkel bis
16° eingestellt werden. In diesem Bereich wurde kein Vorzeichenwechsel des

Ruckstellmoments festgestellt [43].

Mit der Einflhrung des axialen Feder-Dampferelements (Kapitel 4.4.4) ist das Rei-
fenmodell in der Lage, die Verschiebung der Kontaktelemente im Reifenlatsch re-
lativ zur Radnabe zu beschreiben. Aufgrund des geringen Rollwiderstands ist das
resultierende Moment an einem gezogenen Rad allerdings relativ gering. Dahin-
gegen macht sich der Einfluss der Langskraft auf das Ruckstellmoment eines an-

getriebenen oder gebremsten Rades deutlich bemerkbar.
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5 PARAMETRIERUNG DES REIFENMODELLS

Die Simulationsgute eines Reifenmodells wird mafigeblich durch die Qualitat des
Parametersatzes bestimmt [114]. Gleichzeitig ist die Parametrierung eine der
Hauptherausforderungen bei der Anwendung von Reifenmodellen [66]. Eine einfa-
che Parametrierung ist daher nicht nur aufgrund des geringeren zeitlichen Auf-
wands erstrebenswert. Auch wird die Zahl der moglichen Fehlerquellen reduziert.
Bei der Erstellung des ursprunglichen Hohenheimer Reifenmodells wurde daher
darauf geachtet, die Parameterzahl moglichst gering zu halten. AuRerdem haben
alle Parameter einen physikalischen Hintergrund und sind mit den institutseigenen
Prufstanden bestimmbar [21]. Fur das erweiterte Hohenheimer Reifenmodell wur-
den diese Eigenschaften zur Mallgabe gesetzt. So umfasst das Modell nur 17
Modellparameter und damit weniger als das urspriingliche Hohenheimer Reifen-

modell. Diese lassen sich in vier Kategorien unterteilen, Bild 37.
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Bild 37: Modellparameter des Reifenmodells

Modellparameter und Fahrbahnprofil kdnnen Uber die Benutzeroberflache geladen
und modellintern gespeichert werden. Die folgenden Unterkapitel beschreiben

Modellparametrierung und -ergebnisse.
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5.1 Reifengeometrie

Die Reifengeometrie wird durch den konstruktiven Radius und die Reifenunrund-
heit beschrieben. Der konstruktive Radius kann den Herstellerangaben entnom-

men werden.

Im Gegensatz zum bestehenden Hohenheimer Reifenmodell handelt es sich bei
dem Abrollradius um keine vorgegebene GroRe. Vielmehr ergibt er sich implizit
aus den geometrischen Gegebenheiten. In Bild 38 sind unterschiedliche Radien
eines Reifens der GroRe 520/70 R 38 bei einem Reifeninnendruck von 1,2 bar
dargestellt. Es werden die simulierten Abrollradien fiir drei statische Radlasten mit
der vom Hersteller gemessenen Angabe fur den Abrollradius verglichen und ins
Verhaltnis zum konstruktiven Radius gesetzt. Daruber hinaus sind die Simulati-
onsergebnisse fir den statischen Halbmesser angegeben. Eine vergleichbare

Herstellerangabe steht nicht zur Verfugung.
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Bild 38: Gegenuberstellung unterschiedlicher Reifenradien

Die simulierten Abrollradien wurden nach der Nullschlupfdefinition von Schuring
[165] beziehungsweise Steinkampf [166] erstellt. Mit steigender statischer Radlast

ist eine leichte Abnahme des Abrollradius von etwa 1,5% zu verzeichnen. Dies
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bestatigt die Versuchsergebnisse von Duquesne und Verschoore [167] sowie von
Bohler [17]. Der simulierte Abrollradius bei einer statischen Radlast von 23 kN
entspricht mit groRer Genauigkeit der Herstellerangabe. Der simulierte statische
Radius ist kleiner als der Abrollradius. Das von Haken [163] beschriebene und ex-
perimentell nachgewiesene Phianomen der inneren Ubersetzung eines Reifens ist
also mit der Simulation reproduzierbar. Auch bestatigt das Reifenmodell die Be-
obachtung von Duquesne und Verschoore [167], dass der Abrollradius des Rei-

fens mit steigender Radlast weniger stark abnimmt als der statische Radius.

Die Reifenunrundheit beeinflusst maRgeblich das Fahrverhalten eines Acker-
schleppers. Begunstigt durch die geringe Eigendampfung des Reifens und durch
das oftmals nur teilgefederte Fahrwerk konnen sich abhangig von der Fahrge-
schwindigkeit Resonanzen einstellen, die sich sowohl auf die Fahrdynamik [21] als
auch auf den Fahrkomfort auswirken [24]. Die Radlastschwankungen beeinflussen
aulerdem die laterale Kraftibertragung bei Kurvenfahrt [29]. Neben der Unrund-
heit konnen prinzipiell auch Steifigkeitsvariationen und Unwuchten Anregungen
verursachen. Untersuchungen von Yeh [30] und Schulze Zumkley [23] lassen je-
doch den Schluss zu, dass Steifigkeitsvariationen nur eine untergeordnete Rolle
spielen. Aufgrund der geringen Raddrehzahlen von Ackerschleppern kénnen die
durch Unwuchten hervorgerufenen Tragheitskrafte ebenfalls vernachlassigt wer-
den [30]. Die Fertigungstoleranzen von Reifen und Felge sowie die Zentrierung
der Felge auf der Radnabe bestimmen die Unrundheit. Sie wird auf dem Flach-
bandprifstand vermessen. Wahrend des Versuchs werden der Drehwinkel des
Rades, der Abstand zwischen Radnabe und Boden sowie die Radlast erfasst. Zur
Auswertung und zum Abgleich mit den Simulationsdaten wurde eine MATLAB-

Routine entwickelt.

Bohler [17] und Ferhadbegovi¢ [21] beschreiben die Reifenrundheit mit Hilfe einer
Fourierreihe. Da Bohler hochfrequente Bauteilbeanspruchungen nachbilden woll-
te, berlcksichtigte er nicht nur die fur die Fahrdynamik wichtige Reifenunrundheit
erster Ordnung. Darlber hinaus flossen die zweite und dritte Ordnung sowie die
Stollenpaar- und Stollenanregungen in die Reihenentwicklung mit ein. Sowohl der

Ansatz als auch die Aufldsung der Fourierreihe werden in dieser Arbeit Ubernom-
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men. Im Reifenmodell wird die Reifenunrundheit eingestellt, indem den Speichen

unterschiedliche Langen zugeordnet werden.

Bild 39 zeigt exemplarisch das Ergebnis fur einen Reifen der GroRe 520/70 R 38,
dessen Reifeninnendruck auf 1,2 bar eingestellt wurde. Die Bandgeschwindigkeit

wurde auf 2 km/h eingeregelt. Die statische Radlast betragt 22,7 kN.
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Bild 39: Geometrische Unrundheit und Radlastschwankungen

Zur Analyse der Versuchsdaten und Parametrierung des Reifenmodells werden
die Daten im Frequenzbereich ausgewertet. Dazu werden die in Kapitel 3.4.2 vor-
gestellten Funktionsvorschriften genutzt, um das reelle Amplitudenspektrum sowie
das Phasenspektrum zu berechnen. Bei diesem speziellen Anwendungsfall hat es
sich fur die Interpretation der Ergebnisse als hilfreich erwiesen, Amplituden- und
Phasenspektrum tUber der Ordnung der Reifenunrundheit darzustellen. Amplituden
kdnnen so leichter der Anregung der Stollen und Stollenpaare zugeordnet werden.

AulRerdem lassen sich die Parameter der vereinfachten Fourierreihe leichter aus-
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lesen, Gl. (68). Die Umrechnung von der Frequenz frz zur Ordnung der Reifenun-
rundheit n erfolgt mit der aus GlI. (26) hergeleiteten Gl. (67):

=f,:-2-7z-rdyn (67)
VF

n

Im Amplitudenspektrum der Unrundheit ist der Einfluss der Stollen- und Stollen-
paaranregung aufgrund der geringen Amplitude und der grof3en Tragheit des Sys-
tems kaum zu erkennen. Die hohe Anregungsfrequenz fihrt allerdings dazu, dass
Tragheitskrafte entstehen, die sich sehr deutlich im Amplitudenspektrum der Rad-
last abzeichnen. Daher wird dies bei der Parametrierung der Unrundheit als weite-
res Bewertungskriterium dargestellt. Die Amplitude der Stollen und Stollenpaare
wird solange angepasst, bis Versuchs- und Simulationsergebnis zufriedenstellend

ubereinstimmen.

Die Anderung des konstruktiven Radius Ar tiber dem Umfang und damit die Un-

rundheit berechnet sich aus [17]:

3 . 2 .
Ar = Zn:1An +sin (n - g +¢n)+zj:1Ast,j -SiN(J - Nst - P + Pst, j) (68)

Wobei: @, — Drehwinkel der Speiche, j — Index, Asj — Amplitude Stollen und Stol-

lenpaar, @s:j — Phasenwinkel Stollen und Stollenpaar

Das Ergebnis der Berechnung wird im Modell in einer Lookup Table hinterlegt.
Nachdem eine Speiche den Kreissektor durchlaufen hat (vergleiche Bild 25), wird

ihr in Abhangigkeit des Drehwinkels eine neue Lange zugeordnet.

Der Vergleich zwischen Messung und Simulation zeigt eine gute Ubereinstim-
mung, Bild 39. Einzig im Amplitudenspektrum der Radlast ist bei der 15. Ordnung
eine sichtbare Abweichung zu erkennen. Dies ist auf das Resonanzverhalten des
Flachbandprufstands zurickzuflhren. Die Eigenfrequenz des Prufstands liegt je
nach Ballastierung zwischen 1 bis 3 Hz und wird bei gegebenem Abrollradius und
Fahrgeschwindigkeit durch die oben genannte Ordnung der Reifenunrundheit an-

geregt. Soll dieser Effekt berlcksichtigt werden, kann die vereinfachte Fourierreihe
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(Gl. (68)) um weitere Ordnungen erganzt werden. Ahnlich wie bei den Untersu-
chungen von Kising [48] und von Holst [51] fuhrt die Anregung der Stollenpaare zu
grolleren Amplituden als die Stollenanregung. Die finalen Parametrierungs-
ergebnisse fur das Hinter- und Vorderrad werden in Tabelle 5 und Tabelle 6 zu-

sammengefasst:

Tabelle 5: Parameter zur Berechnung der Unrundheit (520/70 R 38; pi= 1.2 bar)

A
Ordnung n mr; r(aprc,i
1 3,32 0,29
2 0,25 3,55
3 0,47 -0,05
21 (Stollenpaar) 1,79 -0,2
42 (Stollen) 1,26 4

Tabelle 6: Parameter zur Berechnung der Unrundheit (480/70 R 24; p;= 1.2 bar)

A
Ordnung n mr; r(aprc,i
1 0,4 -0,7
2 0,35 -1
3 0,21 1,8
18 (Stollenpaar) 0,63 -2,8
36 (Stollen) 0,85 -0,1

Reifen-Boden Charakteristik

Die Scherkraftibertragung im Reifenlatsch wird mit dem Reibbeiwert beschrieben.
Dieser kann fur die Langs- und Querrichtung individuell definiert werden, so dass
es mdoglich ist, den Einfluss des Reifenprofils auf die Kraftibertragung zu bertck-
sichtigen. Der Reibbeiwert eines Reifenprofilblocks ist eine Funktion der Tempera-
tur, der Gleitgeschwindigkeit sowie der Flachenpressung [154,168]. Fiur die in
Bild 40 dargestellte Materialpaarung erreicht der Reibbeiwert sein Maximum bei
einer Gleitgeschwindigkeit von etwa 50 mm/s. Er fallt mit zunehmender Flachen-

pressung degressiv ab.
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Bild 40: Reibbeiwert eines Reifenprofilblocks auf Korund 400 als Funktion der
Gleitgeschwindigkeit (links) und der Flachenpressung (rechts) [154]

Die oben genannten Abhangigkeiten machen es schwierig, die Reibungsverhalt-
nisse im Reifenlatsch und die daraus resultierenden Radkrafte mit einem physika-
lischen Ansatz generisch zu beschreiben [169]. In der Vergangenheit wurden da-
her die stationaren Eigenschaften oftmals mit empirischen Gleichungen angena-
hert [72,170] oder als Kennfeld hinterlegt [21,87].

Die Reibbeiwerte der Kontaktelemente leiten sich von der Umfangskraftbeiwert-
Schlupf Kurve sowie der Seitenkraftbeiwert-Schraglaufwinkel Kennlinie ab. Sie
basieren demnach auf Kennfeldern mit einer Gultigkeit fur die untersuchte Reifen-
Boden-Paarung. Datengrundlage sind die von Ferhadbegovi¢ [21] erfassten Kenn-
linien fur die Langs- und Querkraftibertragung, Bild 41 und Bild 42. Sie wurden
mit der Einzelradmesseinrichtung bei einer Fahrgeschwindigkeit von 2 km/h er-

fasst.

Da der Triebkraftbeiwert mit steigender Radlast nur leicht abnimmt [29], wurde
dieser Effekt von Ferhadbegovi¢ [21] vernachlassigt und die Kennlinie nur fur eine
Radlast von 20 kN aufgenommen. Der Parametrierungsaufwand konnte so redu-

ziert werden, ohne die Genauigkeit des Modells entscheidend zu beeintrachtigen.
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Bild 41: Umfangskraftbeiwerte der verwendeten Testreifen auf Asphalt [21]

Der Seitenkraftbeiwert wird an einem quasistationar gelenkten Rad gemessen.
Analog zu den Ergebnissen von Barrelmeyer [43] stellte Ferhadbegovi¢ [21] eine
deutliche Abnahme des Seitenkraftbeiwertes mit steigender Radlast fest. Der Sei-
tenkraftbeiwert wurde daher fur zwei Radlasten gemessen, Bild 42. Fir dazwi-

schenliegende Radlasten wird der Seitenkraftbeiwert durch Interpolation angena-
hert.
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Bild 42: Seitenkraftbeiwert als Funktion des Schraglaufwinkels auf Asphalt [21]
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Der Reibbeiwert in Querrichtung wird bei gegebener Radlast als konstant ange-
nommen. Wahrend der Parametrierung des Reifenmodells hat sich gezeigt, dass
diese vereinfachte Annahme bei der Berechnung der Langskrafte nicht zielfUhrend
ist. Hier muss die Geschwindigkeitsabhangigkeit des Reibbeiwertes berlcksichtigt
werden. Der in Bild 43 dargestellte Verlauf wurde von dem Umfangskraftbeiwert
des Reifens der GroRe 520/70 R 38 bei einer Radlast von 20 kN und einem Rei-
feninnendruck von 1,2 bar abgeleitet, vergleiche Bild 41.

1,00

0,75 //
0,50 /
0,25

0 100 200 300 mm/s 500
Gleitgeschwindigkeit |v|

Reibbeiwert

Bild 43: Reibbeiwert in Langsrichtung Uber der Gleitgeschwindigkeit auf Asphalt

Der qualitative Verlauf ahnelt der von Moldenhauer [154] experimentell ermittelten
und mathematisch approximierten Charakteristik, vergleiche Bild 40. Der maxima-
le Reibbeiwert wird allerdings erst bei einer Gleitgeschwindigkeit von 200 mm/s er-
reicht. Auch liegt der maximale Reibbeiwert deutlich unter dem auf der rauen
Korundoberflache. Die Umfangskraftbeiwerte der untersuchten Reifen weichen nur
geringfugig voneinander ab, Bild 41. Daher wurde die in Bild 43 dargestellte Cha-

rakteristik auch fiir den zweiten Testreifen der Grof3e 480/70 R 24 Ubernommen.

Auch Grec€enko bericksichtigt in seinem Slip-Drift-Modell die Gleitgeschwindig-
keitsabhangigkeit des Reibbeiwerts und nahert diese analytisch an [159]. Sein An-

satz und die von Moldenhauer [154] verwendete Arkustangensfunktion haben ge-
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mein, dass der Reibbeiwert bei einer Gleitgeschwindigkeit von vy = 0 m/s Null be-

tragt. Ein Anhalten ist somit nicht moglich.

53 Radiale Kraftelemente

Die Ausrichtung der Voigt-Kelvin-Elemente des ursprunglichen Hohenheimer Rei-
fenmodells [21] orientiert sich an dem in der DIN ISO 8855 [143] eingeflihrten
"radfestem Koordinatensystem". Die dynamischen Vertikal-, Langs,- und Quer-
krafteigenschaften des Modells werden so durch jeweils ein Kraftelement eindeu-
tig beschrieben. Bei der radialen, tangentialen und axialen Orientierung der Kraft-
elemente des erweiterten Hohenheimer Reifenmodells ist diese Zuordnung weni-
ger offensichtlich, vergleiche Bild 25. Untersuchungen im Rahmen der Parametrie-
rung haben jedoch gezeigt, dass die Langs- und Quereigenschaften primar durch
die tangentialen beziehungsweise axialen Voigt-Kelvin-Elemente beeinflusst wer-
den. Die radial angeordneten Kraftelemente bestimmen mafRgeblich das vertikale
Schwingungsverhalten. Zu deren Parametrierung bieten sich demzufolge Aus-
schwingversuche mit dem Flachbandprufstand an. Die Eigenschaften der interra-
dialen Federn treten bei lokalen Verformungen, wie sie typischerweise bei Uber-
fahrt von kurzwelligen Hindernissen auftreten, in den Vordergrund. Dieses lasst
sich mit Hilfe der Schluckrate charakterisieren, die ebenfalls auf dem Flachband-
prufstand untersucht wurde. In den folgenden Unterkapiteln wird naher auf Ver-
suchsdurchfihrung und -auswertung der Ausschwinguntersuchungen sowie der

Bestimmung der Schluckrate eingegangen.

5.3.1 Ausschwingversuche

Das Vertikalkraftverhalten eines Ackerschlepperreifens ist bei gegebenem Reifen-
innendruck abhangig von Radlast und Fahrgeschwindigkeit [34,39,48]. Der insti-
tutseigene Flachbandprufstand wird genutzt, um die genannten Abhangigkeiten zu
untersuchen. Aus den Versuchen leiten sich die Feder- und Dampferkennwerte

der radial angeordneten Voigt-Kelvin-Elemente ab.
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Die von Langenbeck [39] eingefuhrte Methodik wurde mehrfach angewandt und
beschrieben [21,23,44]. An dieser Stelle wird daher nur ein kurzer Uberblick zur

Durchfuhrung und Auswertung der Ausschwingversuche gegeben.

Vor Versuchsbeginn wird der Reifen auf die gewlinschte Geschwindigkeit be-
schleunigt. Der Abstand zwischen Radnabe und Boden wird dabei so eingestellt,
dass das Rad den Boden nur leicht berthrt. Der Ausschwingvorgang wird durch
Betatigung des Ausklinkmechanismus initiiert. Dabei werden neben der Radlast
der Abstand zwischen Radnabe und Boden sowie der Raddrehwinkel erfasst.
Grundlage der Parameteridentifikation ist der Kraft-Einfederungs-Verlauf einer

Schwingungshysterese, Bild 44.
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Bild 44: Schwingungshysterese zur Bestimmung der Federsteifigkeiten

In den im Diagramm hervorgehobenen Punkten — der mittleren Einfederung f., bei
Ruhelage sowie der maximalen Einfederung f;max — wird die Verformungsge-
schwindigkeit und demzufolge auch die Dampferkraft zu null. Sie eignen sich da-
her zur Bestimmung der Federsteifigkeiten. Nach dem von Langenbeck [39] einge-

fluhrten Zusammenhang gilt flr die beiden Federkrafte F,, und F.ya.x nach Gl. (32):

Fzm =¢12 'fzmczZ (69)
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Coz (70)

Fzmax = €1z " fzmax

Die Federsteifigkeiten ¢y, und c,, lassen sich nach Umformungen wie folgt be-

stimmen:

Cop = In (Fzmax/Fzm) (71)
In (fzmax/fzm)
_ Fimax
C1z = Coy (72)
f2max

Nach Bestimmung der Federsteifigkeiten stellt sich der Verlauf der Federkraft wie

in Bild 44 gezeigt dar.

Aufgrund der in Kapitel 4.4.1 erorterten geometrischen Nichtlinearitat des erweiter-
ten Hohenheimer Reifenmodells kdnnen die so bestimmten Federsteifigkeiten ¢4,
und ¢z, nicht direkt in aquivalente radiale Federsteifigkeiten umgerechnet werden.
Vielmehr wird mit Hilfe einer MATLAB-Routine der Kraft-Einfederungs-Verlauf des
Reifenmodells aufgenommen und analog zu dem oben beschriebenen Vorgehen
die resultierenden Federsteifigkeiten ¢y, und ¢, bestimmt. Die radialen Federsteif-
igkeiten ¢4 und co- werden mit der Routine iterativ so lange angepasst, bis das si-

mulierte Vertikalkraftverhalten dem gemessenen entspricht.

Die Breite der in Bild 44 dargestellten Hystereseschleife ist ein Mal flr die
dissipierte Energie und folglich die Dampfung. Aufgrund der durch die Reifenun-
rundheit bedingten Eigenanregung des Prufstands ist es jedoch schwierig, daraus
den Dampfungsbeiwert zuverlassig abzuleiten. Schulze Zumkley [23] verglich in
seiner Arbeit die Verfahren von Bohler [17] und Ferhadbegovi¢ [21] miteinander.
Bei der nichtlinearen Regression nach Bohler geht zwar die Unrundheit des Rei-
fens mit in die Berechnung ein. Das Eigenschwingverhalten des Prufstands findet
allerdings keine Beachtung, was zur Berechnung negativer Dampfungsbeiwerte im
Resonanzfall flihren kann. Daher wird in [23] wie auch in dieser Arbeit die Metho-

de von Ferhadbegovi¢ bevorzugt, bei der die Prifstandsdynamik mit Hilfe des in



94 Parametrierung des Reifenmodells

Kapitel 3.1.2 beschriebenen MKS-Modells des Flachbandprufstands abgebildet
wird. Nachdem die Federsteifigkeiten und die Unrundheit des Reifens bestimmt
wurden, wird der Ausschwingvorgang simuliert. Dabei wird der Dampfungsbeiwert
als einzige unbekannte Grolde iterativ so lange angepasst, bis Simulations- und

Versuchsergebnis zufriedenstellend Ubereinstimmen.

Die verwendeten Testreifen wurden schon von Ferhadbegovi¢ [21] parametriert
und zur Validierung des Hohenheimer Reifenmodells genutzt. Brinkmann unter-
suchte ihr hochfrequentes Schwingungsverhalten [24]. Die erstellten Parameter-
satze beschreiben das Reifenverhalten umfassend, sind jedoch circa funf Jahre

vor Projektbeginn erstellt worden.

Lines und Murphy untersuchten den Einfluss des Reifenalters auf Federsteifig-
keits- und Dampfungsbeiwerte. Eine lineare Regression, die auf Grundlage der
Versuchsdaten durchgeflhrt wurde, prognostiziert einen Zuwachs der Federsteif-
igkeit von 5,6 kN/m pro Jahr [57]. Dies entspricht bei den von ihm eingesetzten
Testreifen einer Erhdhung von etwa 5%. Der Dampfungsbeiwert eines vier Jahre
alten Reifens war im Vergleich zu dem eines baugleichen, ein Jahr alten Reifens
mehr als doppelt so grof® [58]. Die Untersuchung weiterer Reifen bestatigt diesen
Trend, obgleich hier aufgrund der unterschiedlichen Verschleil3zustande keine ge-
nerellen Aussagen getroffen werden konnten. Das Reifenalter wirkt sich laut den
Untersuchungen von Lines auf die Federsteifigkeit und den Dampfungsbeiwert ei-

nes rollenden Reifens weniger stark aus.

Um die Gultigkeit der von Ferhadbegovic¢ [21] erstellten Parametersatze zu uber-
prufen, wurden Ausschwingversuche auf dem Flachbandprifstand durchgeflhrt.
Die Versuchsergebnisse und damit auch die daraus abgeleiteten Federsteifigkei-
ten und Dampferbeiwerte unterscheiden sich nur im Rahmen der allgemeinen
Messungenauigkeiten von den ursprunglichen Werten des untersuchten Testrei-
fens, Bild 45. Auf eine Uberpriifung der Langs- und Quereigenschaften wurde da-

raufhin verzichtet.
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Bild 45: Vergleich zweier Ausschwingversuche eines um funf Jahre gealterten
Testreifens

Die Grunde fur die im Vergleich zu Lines und Murphy [57,58] deutlich abweichen-
den Schlussfolgerungen sind schwer zu eruieren, da keine Angaben zu den Lage-
rungsbedingungen gemacht wurden. Die in dieser Arbeit verwendeten Testreifen
waren meist in einer Halle untergebracht. Unabhangig davon verbessern spezielle
Additive die Ozonbestandigkeit moderner Reifen und stellen so gleichbleibende

Eigenschaften Gber einen langen Zeitraum sicher.

In der Vergangenheit wurden die vertikalen Federsteifigkeiten und Dampfungs-
beiwerte fir den gesamten Geschwindigkeitsbereich mit einer Auflésung von 5 bis
10 km/h bestimmt [21,23,44,48]. Plesser [44] und Lines [57] schlussfolgerten, dass
oberhalb von 10 km/h die Federsteifigkeit nahezu konstant ist. Dies gilt auch fir
die Parametersatze der verwendeten Testreifen [21]. Die Geschwindigkeitsabhan-
gigkeit des Dampfungsbeiwertes ist differenzierter zu betrachten. Obgleich im un-
teren Geschwindigkeitsbereich die groite Abnahme festzustellen ist, nimmt der

Dampfungsbeiwert bis zur maximalen Geschwindigkeit kontinuierlich ab.

Zugunsten eines deutlich reduzierten Parametrierungsaufwands wurden Feder-

steifigkeiten und Dampfungsbeiwerte nur bis zu einer Geschwindigkeit von
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20 km/h ermittelt. Fur fahrdynamische Untersuchungen kann es sich anbieten, die

Dampfungsbeiwerte flr hdhere Fahrgeschwindigkeiten zu bestimmen.

In Bild 46 sind die ermittelten radialen Federsteifigkeiten der beiden Testreifen

dargestellt. Das Hinterrad des Versuchsschleppers der Grofle 520/70 R 38 wurde

fir zwei Reifeninnendriicke und Radlasten parametriert. Zum Vergleich, und um

die Validitat des Reifenmodells fir unterschiedliche Reifengréften nachzuweisen,

wurde der Reifen der Grol3e 480/70 R 24, das Vorderrad des Versuchsschleppers,

untersucht.

15
O‘\ kN/m Fzstat =14 kN
% i Fzstat = 20 kN
2 104 |
) <
o] <
-"g == = gydL—(l
% 5 T
% 520/70 R 38
] p.=1,2bar
n 0 ;
N 15
o kN/mj\
©
o)
2 1047
o) <
o] ‘N
2 [ e \
% 520/70 R 38
N p,= 0,8 bar
? 0
N 15
g kN/m |
)
z 10 AN
3 AN
0 — 4
% 5
% 480/70 R 24
h 0 p,=1,2 bar
0 5 10 15 km/h 25

Fahrgeschwindigkeit v,

Steifigkeitsbeiwert c,,

r

Steifigkeitsbeiwert c,

Steifigkeitsbeiwert ¢,

1,2

0,8

0.4

N

520/70 R 38
p,=1,2 bar

520/70 R 38
p,= 0,8 bar

480/70 R 24
p,=1,2 bar

Bild 46: Radiale Federsteifigkeiten der Testreifen
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Analog dazu wurden die Dampfungsbeiwerte bestimmt, Bild 47.
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Bild 47: Radiale Dampfungsbeiwerte der Testreifen

5.3.2 Schluckrate

Mit der Schluckrate lassen sich die Filtereigenschaften eines Reifens bei der Uber-
fahrt von diskreten Hindernissen beschreiben und Rickschlisse auf die Festigkeit

der Reifenflanke und des Reifengurtels ziehen [48]. Nach Senger [171] berechnet
sich die Schluckrate ¢, aus:

_ Hindernishéhe — Achsanhebung .100%
B Hindernishoéhe ’

&y (73)

Die Schluckrate ist bei gegebener Hindernisform abhangig vom Last-Druck-Faktor

des Reifens (Gl. (1)) sowie der Fahrgeschwindigkeit [51], siehe auch Bild 1.

Die Uberfahrt kurzwelliger Hindernisse verursacht lokal sehr groRe Verformungen.

In der Simulation bestimmen dabei die interradialen Federn das Uberrollverhalten
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und damit die Schluckrate maligeblich. Der Abgleich zwischen gemessener und
simulierter Schluckrate hat sich daher als geeignetes Mittel erwiesen, diese zu
parametrieren. Da auf dem Flachbandprufstand keine Hindernisse fixiert werden
kénnen, wurde die Schluckrate durch Absetzen des Rades auf dem Hindernis be-
stimmt. Die Lange der verwendeten Hindernisse betragt 80, 130, 180 und 230 mm
bei einer konstanten Héhe von 100 mm. Die Radlast wurde in vier Schritten von
15 auf 25 kN erhdht. Radlast und Achsanhebung lassen sich mit der Messtechnik

des Flachbandprufstands genau erfassen.

In Bild 48 werden die Simulationsergebnisse mit der linearen beziehungsweise
nichtlinearen interradialen Federkennlinie den Messergebnissen gegenuberge-
stellt. Das Beispiel zeigt die Ergebnisse, die mit dem Testreifen der Grole

520/70 R 38 mit einem Reifeninnendruck von 1,2 bar auf zwei Hindernislangen er-

zielt wurden.
40 - -
—&— Messung (130 mm)
% | —@— Simulation linear (130 mm) /
—&— Simulation nichtlinear (130 mm) /
Qo 520/70 R 38 / e
© p,= 1,2 bar
X
S 20 A e
< // JPEEY %
o SO ..-®
» Ao | .- BT e
10 / —= "::__. ==
‘;;;Ef* ---- " - -m - Messung (180 mm)
- -@ - Simulation linear (180 mm)
0 - -A - Simulation nichtlinear (180 mm)

14 16 18 20 22 kN 26
Vertikalkraft FZ

Bild 48: Schluckrate als Funktion der Radlast fir zwei Hindernisformen

Die Schluckrate des linearen Ansatzes ist bei steigender Radlast zunehmend ge-
ringer als der gemessene Wert. Das Reifenmodell weist folglich bei gro3en Ver-

formungen eine hdhere Steifigkeit auf als der Versuchsreifen. Mit Einflhrung des
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in Kapitel 4.4.1 (GI. (35)) beschriebenen degressiven Ansatzes konnte die Uber-

einstimmung mit den gemessenen Werten deutlich verbessert werden.

Die Schluckrate wurde an unterschiedlichen Stellen des Ackerschlepper-
reifenprofils bestimmt. Aulierdem wurden Referenzmessungen an mehreren Posi-
tionen des Reifenumfangs durchgefiihrt. Selbst bei dem kurzen, 80 mm langen
Hindernis konnten keine Abhangigkeiten festgestellt werden. Schlussfolgernd

werden die interradialen Steifigkeitsbeiwerte als konstant angenommen.

Tabelle 7 fasst die Ergebnisse der Parametrierung zusammen.

Tabelle 7: Interradiale Steifigkeiten der Versuchsreifen

520/70 R 38 520/70 R 38 480/70 R 24
pi=1,2 bar pi= 0,8 bar pi=1,2 bar
C1ir
500 540 450
kN/m
Coir
6000 12000 12000
kN/m?

54 Tangentiale Kraftelemente sowie Torsionsfeder und -dampfer

Die tangential angeordneten Kraftelemente bestimmen maf3geblich den qualitati-
ven Verlauf sowie die Symmetrieeigenschaften der Triebkraftbeiwert-Schlupf-
Kurve. Den Effekt unterschiedlicher Federsteifigkeiten verdeutlicht Bild 49 am
Beispiel des Reifens der Grofle 520/70 R 38. Die Torsionsfeder-Dampfer-Einheit
wurde fur diese Simulationslaufe deaktiviert. Die Fahrgeschwindigkeit betragt
2 km/h. Um den Einfluss der Parametervariationen zu diskutieren, wurden die Si-
mulationen mit einem konstanten, gleitgeschwindigkeitsunabhangigen Reibbeiwert
von uy = 0,8 durchgefuhrt. Die Kennlinien wurden mit einer Schlupfgeschwindigkeit

von 2%/s erstellt.
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Bild 49: Einfluss verschiedener tangentialer Steifigkeiten auf den Verlauf der Um-
fangskraftbeiwert-Schlupf Kurve

Die tangentiale Steifigkeit beeinflusst sowohl den quantitativen als auch den quali-
tativen Verlauf des Umfangskraftbeiwertes. Dieser flacht mit geringer werdender
Steifigkeit immer weiter ab. Gleichzeitig unterscheidet sich der Verlauf des ge-
bremsten Rades zunehmend von dem des angetriebenen. Beide Beobachtungen
sind auf die Scherkraftverteilung im Reifenlatsch zurtckzufuhren und lassen sich

anhand von ihr erklaren, Tabelle 8.

Unter dem Einfluss des Antriebsmoments beziehungsweise der Langskrafte ver-
grolert sich der Hebelarm der Radlast am angetriebenen Rad. Eine hohe tangen-
tiale Federsteifigkeit fiUhrt dazu, dass sich die Scherkraft schnell aufbaut und die
Haftschlussgrenze im Bereich der maximalen Normalkraft erreicht wird — die Uber-
tragenen Langskrafte sind entsprechend hoch. Eine geringe Federsteifigkeit hat
zur Folge, dass die Haftschlussgrenze erst im hinteren Teil des Reifenlatsches im
Bereich geringerer Normalkrafte erreicht wird. In diesem Fall ist tendenziell eher
die Federkraft der begrenzende Faktor als der Reibschluss zwischen Kontaktele-
ment und Fahrbahn — es gibt eine grol3e Diskrepanz zwischen den tatsachlichen

und den maximal Ubertragbaren Scherkraften.
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Anders verhalt es sich bei einem gebremsten Rad. Der Hebelarm der Radlast ver-
kleinert sich und wird unter Umstanden negativ. Obgleich sich auch in diesem Fall
die Langskraft bei geringer Federsteifigkeit nur langsam aufbaut, ist die Differenz
zwischen der tatsachlichen und der maximal Ubertragbaren Scherkraft eines Kon-
taktelements geringer. Somit ist auch der Unterschied zwischen zwei Kennlinien

mit unterschiedlicher Federsteifigkeit kleiner.

Tabelle 8: Normal- und Scherkraftverteilung im Reifenlatsch eines angetriebenen
und gebremsten Rades fur verschiedene tangentiale Federsteifigkeiten

Tangentiale Steifigkeit c;= 25 kN/m | Tangentiale Steifigkeit ¢;= 200 kN/m
Gebremstes Rad | Angetriebenes Rad | Gebremstes Rad | Angetriebenes Rad
(0=-15%) (0=15%) (0=-15%) (0=15%)
=
)
o
2
© @ @
R~z
©
€|
o
] T T
5
®©
o
=
© @ @
£
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O
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1

Es kann also festgehalten werden, dass die tangentiale Federsteifigkeit zusam-
men mit dem Reibbeiwert das stationare Langskraftibertragungsverhalten pragt
und dabei auch die Symmetrieeigenschaften des Kurvenverlaufs entscheidend

beeinflusst. Eine asymmetrische Charakteristik entspricht nur sehr bedingt dem
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realen Reifenverhalten. Zwar kénnen sich die Stollen eines Ackerschlepperreifens
ahnlich wie die tangentialen Kraftelemente des Reifenmodells unabhangig vonei-
nander bewegen und daher prinzipiell ahnliche Effekte hervorrufen. Dieser Ein-
fluss ist allerdings zu gering, als dass er sich bei den vergangenen Messungen
bemerkbar gemacht hatte. Die tangentiale Federsteifigkeit wird daher auf einen
hohen Wert von 200 kN/m festgesetzt. Ausschlaggebend hierflr ist eine zufrie-
denstellende Symmetrie des Umfangskraftbeiwertes und damit ein vergleichbarer
Verlauf von gebremstem und angetriebenem Rad. Da diese Maligabe unabhangig
vom Versuchsreifen gilt, wird der Wert als konstant angenommen und auch flr
den Reifen der Grofde 480/70 R 24 verwandt.

Der tangentiale Dampfungsbeiwert hat kaum einen Einfluss auf das Kraftubertra-
gungsverhalten. Allerdings wird das Reifenmodell bei zu geringen Werten nume-
risch instabil. Mit einem Dampfungsbeiwert von d;= 0,6 kNs/m kdnnen diese Effek-
te zuverlassig vermieden werden. Analog zu der tangentialen Federsteifigkeit wird

auch dieser Wert unabhangig vom Testreifen festgelegt.

Die in Tabelle 8 dargestellten qualitativen Verlaufe der Normalkraftverteilung eines
gebremsten beziehungsweise angetriebenen Rades entsprechen dem von Kutz-
bach et al. in [160] beschriebenen Verhalten. Gleiches gilt fir den Normalkraftver-
lauf eines gezogenen Rades, Bild 50. Friihere Uberlegungen von Plesser [86] be-
zuglich des qualitativen Scherkraftverlaufs im Reifenlatsch eines gezogenen Ra-

des kdnnen ebenfalls bestatigt werden.

Die hohe tangentiale Federsteifigkeit beschreibt das transiente Langskraftverhal-
ten weicher Ackerschlepperreifen nicht zufriedenstellend [151]. Plesser [44] fUhrte
das instationare Langskraftverhalten auf die Verformung der Reifenflanken zurtick.
Im Reifenmodell wird dies mit einem weiteren rotatorischen Freiheitsgrad der Ra-
dialelemente relativ zur y-Achse der Radnabe berucksichtigt, siehe Bild 25. Zur
Parametrierung der Torsionsfeder werden Versuche mit der Einzelradmesseinrich-
tung durchgefuhrt, bei denen das Rad maoglichst schnell beschleunigt wird. Da die
Schlupfdefinition nur fur quasistationare Versuche gultig ist, erscheint die dabei

auftretende Verformung als Schlupf [21]. Im Vergleich zur stationaren Triebkraft-
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Bild 50: Simulierte (oben) und angenommene Normal- [160] und Scherkraftvertei-
lung nach [86] im Reifenlatsch eines gezogenen Rades.

Schlupf-Kurve baut sich die Langskraft mit deutlicher Verzégerung auf. Das Nach-

eilen der Triebkraft ist ein Mal} fur die Langssteifigkeit des Reifens.

Aus Bild 51 wird der Einfluss unterschiedlicher Torsionssteifigkeiten auf das

Langskraftibertragungsverhalten ersichtlich.
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Bild 51: Einfluss verschiedener Torsionssteifigkeiten auf den transienten
Langskraftverlauf bei einer Schlupfgeschwindigkeit von 12%/s
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Der Kurvenverlauf flacht mit abnehmender Torsionssteifigkeit ab. Durch Verglei-
che mit entsprechenden Versuchsergebnissen wird die Torsionssteifigkeit iterativ
so lange angepasst, bis die Simulation eine zufriedenstellende Ubereinstimmung
aufweist. Die Torsionssteifigkeit betragt bei beiden  Versuchsreifen
Ctor= 350 KNm/rad.

Die Verformungsgeschwindigkeit des Reifens ist bei den Versuchen mit der Ein-
zelradmesseinrichtung nicht hoch genug, um die Reifendampfung in Langsrich-
tung bestimmen zu kdnnen. Diese Eigenschaften missen geschatzt werden [21].

Fur beide Versuchsreifen wird ein Wert von d;,,= 50 kNms/rad angenommen.
5.5 Axiale Feder- und Dampferelemente

Die axial ausgerichteten Voigt-Kelvin-Elemente der Speichen bestimmen zusam-
men mit dem Reibbeiwert uy, und der Quersteifigkeit des Reifens das Seitenkrafti-
bertragungsverhalten des Modells. Die stationare Querkraftcharakteristik wird Gber
die axialen Federn der Speichen eingestellt. Gleichzeitig wird hiermit der Verlauf
des Ruckstellmoments definiert. Bild 52 veranschaulicht den Einfluss unterschied-

licher axialer Federsteifigkeiten auf die Seitenkraft sowie das Ruckstellmoment.
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Bild 52: Einfluss unterschiedlicher axialer Steifigkeiten auf den Seitenkraft- und
Ruckstellmomentverlauf eines gezogenen Rades bei einer Schraglaufwin-
kelrate von 0,5°/s

Die Kontaktelemente eines unter Schraglauf abrollenden Rades befinden sich

nach dem Eintritt in den Reifenlatsch zunachst im Haftzustand. Der Kraftaufbau
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wird in diesem Fall mit dem in GI. (56) beschriebenen kinematischen Zusammen-
hang berechnet. Der in der Steifigkeitsmatrix enthaltene axiale Steifigkeitsbeiwert
Cca beeinflusst dabei maligeblich, wie schnell sich die Seitenkraft eines
Speichenelements im Reifenlatsch aufbaut und die Haftschlussgrenze erreicht
wird. Daher stellen sich mit ansteigender Federsteifigkeit schon bei kleinen
Schraglaufwinkeln grolRere Seitenkrafte ein, Bild 52. Mit steigendem Schraglauf-
winkel wird der Haftbereich immer kleiner. Da dies unabhangig von dem Steifig-
keitskoeffizienten gilt, ndhern sich die Seitenkraftverlaufe immer weiter an und

wurden bei einem Schraglaufwinkel von 90° einander entsprechen.

Bereits in Kapitel 4.6 wurde die Beziehung zwischen der Seitenkraftverteilung im
Reifenlatsch und dem daraus resultierenden Ruckstellmoment erlautert. Die quali-
tativen Verlaufe der in Bild 52 dargestellten Rickstellmomente lassen sich auf die
gleichen Zusammenhange zurlckfihren. Das frihere Erreichen des maximalen
Ruckstellmoments ist mit dem schnelleren Anstieg der Seitenkrafte bei hohen Fe-
dersteifigkeiten assoziiert. Danach wandert der effektive Angriffspunkt der Seiten-
kraft immer naher Richtung Radnabe. Das Moment wird kleiner, da die Seitenkraft
nur noch leicht zunimmt. Bei einem Schraglaufwinkel von 90° wird das Ruckstell-

moment unabhangig von der axialen Federsteifigkeit zu Null.

Der axiale Dampfungsbeiwert d, hat keinen nennenswerten Einfluss auf den Sei-
tenkraft- oder Rulckstellmomentverlauf. Analog zum tangentialen Dampfungsbei-
wert (Kapitel 5.4) wurde er so eingestellt, dass die numerische Stabilitdt des Mo-
dells gewahrleistet ist. Unabhangig vom Testreifen wurde ein Wert von 0,6 kNs/m

gewahlt.

Aus der Parametervariation Iasst sich schlussfolgern, dass sich der qualitative Sei-
tenkraft- und Ruckstellmomentverlauf bei einer quasistationaren Verstellung des
Schraglaufwinkels durch die axiale Federsteifigkeit der Speichenelemente einstel-
len lasst. Das Maximum der genannten GroRRen wird durch den Seitenkraftbeiwert
begrenzt. Die Federsteifigkeit des Hinterreifens betragt c, = 42 kN/m bei einem
Reifeninnendruck von 1,2 bar und einer statischen Radlast von 20 kN. In diesem

Betriebspunkt betragt der laterale Reibbeiwert u, = 0,87.
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Mit den axialen Federn der Speichenelemente kann das transiente Seitenkraftver-
halten der weichen Versuchsreifen nicht ausreichend genau abgebildet werden.
Daher wurde ein weiteres Voigt-Kelvin-Element eingefugt, das eine Verschiebung
der Speichenelemente in Querrichtung erlaubt, vergleiche Kapitel 4.1. Bei der
Parametrierung wird analog zur Bestimmung der transienten Langskrafteigen-
schaften vorgegangen. Nach einer schnellen Verstellung des Schraglaufwinkels ist
die Verzdgerung des Seitenkraftaufbaus ein Mal} fur Quersteifigkeit. Der gemes-
sene Schraglaufwinkel wird dem Reifenmodell vorgegeben und die Quersteifigkeit
¢, so lange angepasst, bis das Simulationsergebnis eine zufriedenstellende Uber-
einstimmung mit der Messung aufweist. Den Einfluss unterschiedlicher Quersteif-
igkeiten auf den transienten Kraftaufbau verdeutlicht Bild 53 am Beispiel des Test-
reifens der Gro3e 520/70 R 38.
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Bild 53: Transienter Seitenkraftaufbau mit unterschiedlichen Quersteifigkeiten und
einer Schraglaufwinkelrate von 10°/s

Die Quersteifigkeit des Hinterreifens (520/70 R 38) betragt 160 kN/m, die des Vor-
derreifens (480/70 R 24) 180 kN/m. Der Schraglaufwinkel kann an der Einzelrad-
messeinrichtung mit maximal 10°/s verstellt werden. Die sich dabei einstellenden
Deformationsgeschwindigkeiten sind zu gering, als dass Rickschlisse auf die la-
teralen Dampfungseigenschaften eines Reifens gezogen werden konnten [21].
Daher muss der laterale Dampfungsbeiwert geschatzt werden. Fur beide Ver-

suchsreifen wird ein Wert von d, = 5 kNs/m angenommen.
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6 VALIDIERUNG DES REIFENMODELLS

Das Institute of Electrical and Electronics Engineers (IEEE) unterscheidet bei der
Softwareentwicklung zwischen einem Verifizierungs- und einem Validierungspro-
zess [172]. Demnach wird in der Verifizierungsphase Uberprift, ob (Teil-) Modelle
das erwartete Verhalten aufweisen. Bei der abschliellenden Validierung wird das
Modellverhalten mit dem Anforderungsprofil verglichen, das zu Projektbeginn defi-

niert wurde.

Verifizierung und Validierung sind feste Bestandteile des nach dem V-Modell ge-
stalteten Entwicklungsprozesses, Bild 9. Das Reifenmodell setzt sich aus mehre-
ren Teilmodellen zusammen, die erst nach erfolgreicher Verifizierung in das
Hauptmodell integriert wurden. Auf die einzelnen Modelleinheiten und deren Veri-
fizierung wird an dieser Stelle nicht naher eingegangen. Allerdings soll die prinzi-

pielle Vorgehensweise am Beispiel des Stick-Slip-Kontakts verdeutlicht werden.

Die Modellierung und Verifizierung des Stick-Slip-Kontakts untergliedert sich in
drei Schritte. Zunachst wurde in Simulink ein eindimensionaler Reibkontakt er-
stellt. Modellaufbau und Parameter orientieren sich an den Vorgaben in der Dis-
sertation von Moldenhauer [154], so dass das Modell anhand seiner Ergebnisse
verifiziert werden konnte. Im zweiten Schritt wurde das Stick-Slip-Modell zu einem
ebenen, zweidimensionalen Ansatz erweitert. Die Verifizierung erfolgte in diesem
Fall mit Hilfe eines SIMPACK-Modells unter Verwendung des dort vordefinierten
Reibkontakts (Kraftelement 100: non-linear friction). Innerhalb einer Co-Simulation
werden Simulink- und SIMPACK-Modell beliebige EingangsgrofRen vorgegeben
und anschlielend die Ergebnisse miteinander verglichen. Vor der Integration in
das Reifenmodell wurde im letzten Schritt das Verhalten einer Speiche verifiziert.
Der in Simulink beziehungsweise SIMPACK dargestellte Reibkontakt wurde dazu
um die radialen, axialen und tangentialen Kraftelemente eines Speichenelements
erganzt. Nach Vorgabe der rotatorischen und translatorischen Speichenbewegung
erfolgte die Verifizierung analog zu Schritt zwei durch Vergleich der berechneten
Krafte. In den folgenden Kapiteln werden die Validierungsergebnisse zusammen-

gefasst. Der Abgleich erfolgt zunachst anhand der Versuchsergebnisse von
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Flachbandprufstand und Einzelradmesseinrichtung. Die im Vergleich zum Ge-
samtfahrzeug deutlich geringere Anzahl an Freiheitsgraden der Versuchseinrich-
tungen erleichtert die Modellierung und grenzt die Anzahl der moglichen Fehler-
quellen ein. Die Validierung des Gesamtfahrzeugs bei Hindernistberfahrt schlief3t

sich der Validierung des Einzelrades an.

6.1 Validierung auf ebener Fahrstrecke

Zur Validierung des Reifenmodells auf ebener Fahrbahn in Langs- und Querrich-
tung wurde auf Versuchsdaten zurlckgegriffen, die von Brinkmann und
Ferhadbegovi¢ mit der Einzelradmesseinrichtung auf Asphalt erhoben wurden und
teilweise bereits veroffentlicht sind [21,88,89]. Die Struktur der folgenden Unterka-
pitel ist mit dem von Ferhadbegovi¢ [21] gewahlten Aufbau vergleichbar. Das Mo-
dellverhalten wird am Beispiel des Hinterrads der GroRe 520/70 R 38 bei einem

Reifeninnendruck von 1,2 bar validiert.

6.1.1 Validierung des Vertikalkraftverhaltens

Der Abgleich zwischen gemessenem und simuliertem Vertikalkraftverhalten erfolgt
mit Hilfe des Flachbandprifstands und dessen MKS-Modells, vergleiche Kapitel
3.1. Bild 54 zeigt exemplarisch das Validierungsergebnis des Hinterreifens bei ei-

ner Geschwindigkeit von 25 km/h und einer Radlast von 14 kN.
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Bild 54: Vergleich zwischen gemessenem und simuliertem Ausschwingverhalten
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6.1.2 Validierung der Langskraftibertragung ohne Schréaglauf

Das stationare Langskraftibertragungsverhalten eines Reifens wird mit der Um-
fangskraftbeiwert-Schlupf Kurve beschrieben. Diese wird mit Hilfe der Einzelrad-
messeinrichtung bestimmt. Der Kurvenverlauf Iasst sich im Rahmen der Paramet-
rierung Uber den Reibbeiwert des Stick-Slip-Kontakts und die tangentiale Feder-
steifigkeit einstellen, vergleiche Kapitel 5.2 und 5.4. Dies ist eines der Unterschei-
dungsmerkmale zu dem von Ferhadbegovi¢ [21] entwickelten Modell, bei dem die
Umfangskraftbeiwert-Schlupf Kurve als Kennlinie im Modell hinterlegt wird und

demnach als Modellparameter zu verstehen ist.

In Bild 55 sind gemessener und simulierter Verlauf der Umfangskraftbeiwert-

Schlupf Kurve dargestellt. Sie weisen ein hohes Maf an Ubereinstimmung auf.
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Bild 55: Validierung der stationaren Langskraftiibertragung auf Asphalt

Zur Bearbeitung fahrdynamischer Fragestellung muss das Reifenmodell in der
Lage sein, das transiente Langskraftverhalten des Reifens widerzuspiegeln. In der
Vergangenheit wurde dies empirisch mit Hilfe der Relaxationslange
dargesellt [173]. Dieser Ansatz beschreibt das dynamische Reifenverhalten bei

hohen Schlupfwerten allerdings nur unzureichend und kann bei Uberlagerten
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Schlupfzustanden numerisch instabil werden [77]. Pacejka und Besselink [77]
erweiterten daher die stationare Magic Formula um je ein Voigt-Kelvin-Element in
Langs- und Querrichtung, was prinzipiell auch dem Aufbau des bisherigen
Hohenheimer Reifenmodells entspricht [21]. Der erweiterte Ansatz stellt das
langsdynamische Verhalten mit Hilfe einer Torsionsfeder dar, mit der sich die

Verdrehung des Reifengurtels relativ zur Felge beschreiben lasst, Kapitel 4.4.3.

Zur Untersuchung des transienten Langskraftverhaltens wurden Messungen mit
der Einzelradmesseinrichtung durchgefuhrt, bei denen der Schlupf innerhalb von
funf Sekunden von -75 auf +65% erhdoht wurde. Die Einstellung eines
gleichmafigen  Schlupfanstieges erweist sich dabei aufgrund der
Prufstandsdynamik als schwierig, Bild 56. Um diese Effekte in der Simulation mit
bertcksichtigen und einen sinnvollen Vergleich anstellen zu kdnnen, werden dem
Reifenmodell die  gemessene Radnabengeschwindigkeit  sowie  die

Winkelgeschwindigkeit des Rades als Eingangsgrof3en vorgegeben.
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Bild 56: Validierung der transienten Langskraftibertragung

Der Vergleich zwischen der gemessenen und der simulierten Langskraft zeigt eine
gute Ubereinstimmung. Die Langskraft baut sich nur verzégert zum Schlupf auf,

was besonders deutlich bei einem Schlupfwert von o = 0% zu beobachten ist.
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Wahrend hingegen bei quasistationaren Schlupfanderungen an dieser Stelle auch
die Langskraft zu null wird, liegt sie in diesem Fall mit F, = -10 kN noch eindeutig
im negativen Bereich. Dies ist auf die verwendete Nullschlupfdefinition nach Schu-
ring [165] beziehungsweise Steinkampf [166] zurlckzufuhren. Sie gilt nur fir qua-
sistationare Untersuchungen, bei denen die elastische Verformungsanderung des
Reifens und der damit assoziierte Deformationsschlupf vernachlassigt werden
konnen. In diesem Fall kann bei bekanntem Abrollradius und gemessener Winkel-
geschwindigkeit der Radnabe direkt auf Gleitgeschwindigkeit und damit den Gleit-
schlupf geschlussfolgert werden [174].

Die hochfrequenten Langskraftschwankungen bei positivem Schlupf sind auf die
Interaktion der Reifenstollen mit dem Untergrund zurtckzufuhren. Unter negativem
Schlupf durchlaufen die Stollen weniger schnell den Reifenlatsch. Dadurch neh-
men die Anregungsfrequenz und somit auch die Amplitude der Tragheitskrafte ab.
Prinzipiell sind diese Effekte auch bei dem Modellverhalten zu beobachten, ob-

gleich sie weniger stark ausgepragt sind.

6.1.3 Validierung der Seitenkraftibertragung am gezogenen Rad

Analog zur Umfangskraft-Schlupfkurve wird auch der stationare Zusammenhang
zwischen Schraglaufwinkel und Seitenkraft dem Modell nicht als Kennlinie vorge-
geben, sondern durch den lateralen Reibbeiwert und die axialen Eigenschaften
der Speichenelemente definiert. Die Seitenkraftibertragung wurde mit der Einzel-
radmesseinrichtung untersucht. Zum Abgleich zwischen Messungen und Simulati-
on werden dem Reifenmodell die Fahrgeschwindigkeit und die mit dem gemesse-
nen Schraglaufwinkel korrespondierende Quergeschwindigkeit als Eingangsgrofie
vorgegeben. Etwaige Unregelmafigkeiten im Verlauf des Schraglaufwinkels kén-
nen so berucksichtigt werden. Bild 57 zeigt das quasistationare Verhalten des

Versuchsreifens.

Gemessener und simulierter Verlauf stimmen in hohem Male Uberein. Die sicht-
baren Abweichungen bei einem Schraglaufwinkel von etwa 12° werden auf Fahr-

bahneinflisse zurtckgefuhrt.
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Bild 57: Stationare Seitenkraftibertragung eines gezogenen Rades mit einer
Schraglaufwinkelrate von circa 0,25°/s

Zur Validierung des transienten Seitenkraftlibertragungsverhaltens eines gezoge-
nen Rades wurden an der Einzelradmesseinrichtung bei einer konstanten Fahrge-
schwindigkeit von 2 km/h Schraglaufwinkelraten von 5 und 10°/s eingestellt,
Bild 58.
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Bild 58: Transientes Seitenkraftverhalten eines gezogenen Rades mit Schraglauf-
winkelraten von 5 und 10°/s
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Das Reifenmodell kann das Messergebnis mit groRer Genauigkeit widerspiegeln.
Messergebnis und Simulation zeigen mit ansteigender Schraglaufwinkelrate einen
zunehmend verzogerten Anstieg des Seitenkraftaufbaus. Dies verdeutlicht
Bild 59, in dem die gemessenen und simulierten Seitenkrafte von Bild 57 und Bild

58 Uber dem Schraglaufwinkel dargestellt sind.
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Bild 59: Seitenkraftaufbau bei quasistationarer und dynamischer Schraglaufwin-
kelverstellung

Der zeitliche Aufbau der Seitenkrafte ist darliber hinaus eine Funktion der Fahrge-
schwindigkeit, Bild 60. Zugunsten einer besseren Ubersichtlichkeit wurde auf eine
Darstellung des Schraglaufwinkels verzichtet. Die eingestellte Schraglaufwinkelra-

te liegt jeweils bei circa 5°/s.
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Bild 60: Transientes Seitenkraftverhalten eines gezogenen Rades bei einer Fahr-
geschwindigkeit von 2 und 5 km/h und einer Schraglaufwinkelrate von 5°/s

Der Seitenkraftverlauf steigt mit wachsender Fahrgeschwindigkeit schneller an.
Dies ist auf die zunehmende Quergeschwindigkeit und die damit einhergehende
schnellere Verformung des Reifens in laterale Richtung zurtickzufihren. Der Zu-

sammenhang zwischen Langs- und Quergeschwindigkeit verdeutlicht dies:

vy =tana - vg (74)

Mit steigender Fahrgeschwindigkeit nahert sich der Kraftaufbau dem stationaren

Fall an und entspricht diesem im theoretischen Fall vg = « [21].

Nachdem bisher das Reifenverhalten fir ansteigende Schraglaufwinkel untersucht
wurde, wird abschlieBend das Modellverhalten fur eine Richtungsanderung des
Schraglaufwinkels validiert, Bild 61.
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Bild 61: Zeitlicher Seitenkraftverlauf bei einer Zunahme des Schraglaufwinkels auf
14° mit anschlieliender Abnahme auf circa 1°

Der langsame, zeitversetzte Rickgang der Seitenkraft wurde bereits von Barrel-
meyer [43] beobachtet. Tragt man den in Bild 61 dargestellten Seitenkraftverlauf

direkt Uber dem Schraglaufwinkel auf, so macht sich der verzégerte Seitenkraft

Auf- und Abbau in Form einer Hystereseschleife bemerkbar, Bild 62.
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Bild 62: Seitenkraftverlauf bei einer Richtungsanderung des Schraglaufwinkels
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Die Breite der Hystereseschleife steigt mit der Schraglaufwinkelrate [43,175]. Das
Reifenmodell kann den dynamischen Auf- und Abbau der Seitenkraft sehr gut re-
produzieren. Die Simulationsgute ist vergleichbar mit der des von Ferhadbegovi¢

[21] prasentierten Modells.

6.1.4 Validierung der Kraftiibertragung bei Giberlagertem Schlupf

Die in den beiden vorherigen Kapiteln validierten Zustande der reinen Langs- und
Querkraftubertragung stellen aus fahrdynamischer Sicht weniger kritische Be-
triebspunkte dar. Lastwechsel, die sich beispielsweise beim Einfahren in Kurven
einstellen, in Kombination mit einem Antriebs- oder Bremsmoment, sind deutlich
kritischer zu bewerten. Grund hierfur ist die gegenseitige Beeinflussung der tUber-
tragbaren Langs- und Seitenkrafte, wie sie vereinfacht mit dem Kammschen Kreis
beschrieben wird [157]. Das Reifenmodell muss in der Lage sein, diese widerzu-
spiegeln. Zur Validierung wurden Versuche mit der Einzelradmesseinrichtung
durchgefuhrt, bei denen bei konstantem Schraglaufwinkel eine rampenformige
Schlupfverstellung erfolgt [21]. Das Versuchsergebnis einer quasistationaren
Schlupfverstellung und einem Schraglaufwinkel von 4° wird in Bild 63 mit dem

Simulationsergebnis verglichen.
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Bild 63: Quasistationare Kraftubertragung bei einem Schraglaufwinkel von 4° und
einer Schlupfvariation von -65 bis 50% innerhalb von 40 s
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Die Seitenkraft steigt mit fallendem Absolutwert der Langskraft und erreicht bei ei-
nem Schlupf von 0% ihr Maximum. Nach dem Erreichen des Maximums fallt die
Seitenkraft mit steigender Langskraft wieder ab. Das Verhalten des Reifens unter
Schraglauf lasst sich anschaulich darstellen, indem die gemessenen Langs- und
Seitenkrafte Ubereinander aufgetragen werden, Bild 64. Das Versuchsergebnis fur
den Schraglaufwinkel von 4° (Bild 63) wird um die Ergebnisse bei 1 und 10° er-

ganzt.
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Bild 64: Seiten- Uber Langskraftverlauf bei Uberlagertem Schlupf fur unterschiedli-
che Schraglaufwinkel und einer Schlupfvariation von -70 bis +60% inner-
halb von 40 s

Die gemessenen Kennlinien zeigen einen asymmetrischen Verlauf, das heil}t, die
maximale Seitenkraft wird bei einer geringen Bremskraft erreicht. Der Effekt ist bei
groRen Schraglaufwinkeln besonders stark ausgepragt. Diese Beobachtungen
stehen im Einklang mit den quasistationaren Versuchsergebnissen von Armbrus-
ter [42], Barrelmeyer [43] und Schlotter [29]. Das Verhalten ist auch von PKW-
Reifen bekannt [148], tritt dort allerdings weniger deutlich hervor [29]. Zurlckge-
fuhrt wird dieses Phanomen auf die Verlangerung des Reifenlatsches bei negati-
vem Schlupf [43,148]. Dadurch kdnnen Scherkrafte in einem grélkeren Kontaktfla-
chenbereich Ubertragen werden. Das Reifenmodell kann die Latschverlangerung

strukturbedingt nicht darstellen und hat damit unter quasistationaren Bedingungen
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einen eher symmetrischen Verlauf. Die degressive Zunahme der Seitenkraft mit
ansteigendem Schraglaufwinkel bestatigt frihere Messergebnisse [29,42,43] und

kann von dem Reifenmodell gut wiedergegeben werden.

Bild 65 zeigt das Reifenverhalten bei Uberlagertem Schlupf und transienter

Schlupfverstellung.
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Bild 65: Transiente Kraftibertragung bei einem Schraglaufwinkel von 4° und einer
Schlupfvariation von -70 bis +60% innerhalb von 5 s

Die simulierten Kraftverlaufe stimmen sehr gut mit den gemessenen uberein. Dies
wird auch bei der Darstellung der Seiten- Uber den Langskraften offensichtlich,
Bild 66.

Auch bei der transienten Schlupfverstellung verlaufen die Kennlinien nicht sym-
metrisch. Allerdings wird hier das Maximum der Seitenkraft bei einer positiven
Langskraft erreicht. Barrelmeyer [43] beschreibt die Seitenkraftgenerierung als dy-
namischen Prozess. Dies macht sich in den in Bild 66 dargestellten Verlaufen da-
durch bemerkbar, dass die Seitenkraft nach dem Nulldurchgang der Langskraft

verzogert ihr Maximum erreicht.
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Bild 66: Seiten- Uber Langskraft fir konstante Schraglaufwinkel und transiente
Schlupfvariation von -70 bis +60% innerhalb von 5 s

Da in diesem Bereich die Langskraft aber wieder zunimmt, beginnt die Seitenkraft
abzufallen, bevor sie das Niveau der quasistationaren Untersuchungen erreicht
hat, vergleiche Bild 64. Das Reifenmodell kann diese Vorgange mit gro3er Genau-

igkeit simulieren.

6.1.5 Validierung des Ruckstellmoments

Das Ruckstellmoment beziehungsweise das Lenkmoment spielen bei der Len-
kungsauslegung eine wichtige Rolle. Bei langsamer Fahrt und Ausfall der Lenkun-
terstutzung darf die zulassige Lenkkraft nicht Gberschritten werden [176]. Wahrend
des Fahrbetriebs bestimmt das Ruckstellmoment aulRerdem, ob sich die Lenkach-
se bei Kurvenausfahrt selbststandig auf Geradeauslauf einstellt oder der Fahrer
aktiv eingreifen muss. Spreizung, Lenkrollhalbomesser und Nachlaufstrecke der
Achse fuhren zu einem normal-, langs- beziehungsweise seitenkraftabhangigen
Ruckstellmoment. Der Versatz der resultierenden Langs- und Seitenkrafte im Rei-
fenlatsch relativ zum effektiven Aufstandspunkt — auch Reifennachlauf [157] oder

pneumatischer Nachlauf [148] genannt — stellt neben den fahrwerksgeometrischen
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Parametern eine weitere EinflussgroRe auf das Ruickstellmoment dar, vergleiche
Kapitel 4.6.

In Bild 67 ist der Verlauf des Rickstellmoments eines gezogenen Rades bei einer
quasistationaren Verstellung des Schraglaufwinkels dargestellt. Von dem gemes-
senen Ruckstellmoment wurde die von der Langskraft um den Lenkrollhalbomesser

hervorgerufene Komponente abgezogen.
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Bild 67: Ruckstellmoment eines gezogenen Rades bei einer Schraglaufwinkelrate
von etwa 0,5°/s

Der lineare Anstieg des Ruckstellmoments bis zum Erreichen des Maximalwerts
bei einem Schraglaufwinkel von circa 6° kann von dem Reifenmodell gut widerge-
geben werden. Dies entspricht in etwa auch dem fahrdynamischen Bereich, der
von Schulze Zumkley bei seinen Versuchsfahrten abgedeckt werden konnte [23].
Nach dem Erreichen des Maximums bleibt das gemessene Ruckstellmoment auf
einem vergleichbaren Niveau und fallt, anders als der simulierte Verlauf, nur leicht
ab. Der fur das Ruckstellmoment charakteristische Abfall, wie er sich auch bei den
Versuchen von Heine [164] und Barrelmeyer [43] eingestellt hat und in Kapitel 4.6

beschrieben wurde, bleibt aus.
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Bild 68 zeigt einen Vergleich zwischen gemessenem und simuliertem Ruckstell-

moment eines gezogenen Rades bei transienter Schraglaufwinkelverstellung.

2,0 | 20
520/70R 38 Schraglaufwinkel
N kNm Pi= 1,2 bar \ o .
= 15 | Flp=22kN o 16 :
& v, =5km/h l ﬂ" <
S ! 12

g 10 IH “l”“l.l I %
: VTN - 2
2 ‘ r I MR, ‘ _'E
S 05 VAL Iy 3

= ! M VT AEAREAl R4

— Messung
o AAWANEL PNV WA ‘ Simulation|
0 2 4 6 s 8

Zeit t

Bild 68: Ruckstellmoment eines gezogenen Rades bei einer transienten Schrag-
laufwinkelverstellung von 5°/s

Der Anstieg des simulierten Rickstellmoments nach der Verstellung des Schrag-
laufwinkels stimmt gut mit dem gemessenen Ergebnis Uberein. Die Schwankun-
gen des gemessenen Ruckstellmoments konnen auf die Stollenanregung zurtck-
gefuhrt werden. Die im Reifenmodell definierte Unrundheit ruft prinzipiell ahnliche
Schwankungen hervor, obgleich diese weniger stark ausgepragt sind. Vergleich-
bar zu dem Ergebnis in Bild 67 fallt das simulierte Ruckstellmoment mit gréRer

werdendem Schraglaufwinkel starker ab, als es bei der Messung der Fall ist.
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6.2 Validierung der Ladngs- und Vertikalkrafte bei Hindernistberfahrt

Die Simulation von Hindernisuberfahrten stellt das wesentliche Entwicklungsziel
der Modellerweiterung dar. Dem Abgleich zwischen gemessenen und simulierten
Langs- beziehungsweise Vertikalkraften kommt daher eine besonderer Stellenwert
zu. Um den Glltigkeitsbereich des Reifenmodells zu Uberprifen wurden umfang-
reiche Versuche mit der Einzelradmesseinrichtung durchgefuhrt. Dabei wurden

folgende Einflussgrof3en variiert:

e ReifengroRe: Die Versuche wurden mit dem in Tabelle 4 beschriebenen
Hinterreifen der GroflRe 520/70 R 38 sowie dem Vorderreifen der Dimension
480/70 R 24 durchgefiihrt.

e Hindernisform: In Anlehnung an die von Schlotter [29] durchgeflihrten Ver-

suche wurden drei Hindernisformen verwendet, Bild 69.

e Geschwindigkeit: Die Fahrgeschwindigkeit der Einzelradmesseinrichtung

wurde auf 3, 5, 8 sowie 10 km/h eingestellt. Hohere Fahrgeschwindigkeiten
bieten sich bei den gegebenen Hindernisformen nicht an, da die Kinematik
der Versuchseinrichtung den damit assoziierten Hubweg des Rades nicht
abdeckt. Je nach Konfiguration wurden die Endanschlage des Viergelenks

bereits bei 8 km/h erreicht.

e Reifeninnendruck: Der Einfluss des Reifeninnendrucks wurde am Ver-

suchsreifen der GroRRe 520/70 R 38 untersucht. Der Reifeninnendruck be-
tragt 0,8 und 1,2 bar.

e Radlast: Aulerdem wurden an dem zuvor genannten Versuchsrad zwei

statische Radlasten von 15 und 22,5 kN eingestellt.
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Bild 69: Abmessungen der verwendeten Hindernisformen in Millimeter

Zur Validierung des Reifenmodells werden gemessene und simulierte Radnaben-
krafte relativ zueinander verglichen. Bei der Beurteilung der Simulationsergebnis-
se muss die Variabilitat der Messergebnisse berlcksichtigt werden. Auf Basis von
drei Wiederholungen pro Versuchseinstellung konnen nur eingeschrankt Aussa-
gen im statistischen Sinne tber die Ubereinstimmung von Versuch und Simulation
getroffen werden. Die Gegenuberstellung der Ergebnisse einer Versuchsreihe

kann allerdings hilfreich sein, etwaige Abweichungen besser einordnen zu kdnnen.

Bild 70 zeigt das Resultat von drei Stufenliberfahrten, dargestellt im Zeit- und
Frequenzbereich. Analog zu der von Brinkmann [24] gewahlten Auswertemethode
werden die Daten im Frequenzbereich in Form eines Amplitudenspektrums mit
Spitzenwert-Zahlung (AS Peak Hold) dargestellt. Brinkmann fuhrte eine blockwei-
se Auswertung des Messsignals Uber ein Zeitintervall von T = 2,048 s durch. Bei
der damals maoglichen Abtastfrequenz von 250 Hz wurde dies durch Einstellen ei-
ner BlockgroRe von 512 erreicht (siehe hierzu Gl. (22) und (23)). Um eine Ver-
gleichbarkeit mit den Ergebnissen von Brinkmann zu gewahrleisten, wurden die

mit 1000 Hz erhobenen Messdaten in Blocken ausgewertet, die 2048 Werte um-
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fassen. Dabei wurde eine Hanning-Fensterung mit einer Uberlappung von 50%

angewendet. Die Eckfrequenz des eingesetzten Tiefpassfilters betragt 100 Hz.
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Bild 70: Reproduzierbarkeit der Versuchsergebnisse bei einer Stufentberfahrt

Die Messfahrten | und Il wurden zu Beginn der Validierungsphase durchgeflihrt.
Messfahrt 11l ist ein Ergebnis der letzten Versuchsreihe und wurde circa drei Jahre
spater erhoben. Die Variation der Messergebnisse beschrankt sich auf geringe
Unterschiede der auftretenden Amplituden. Der Frequenzinhalt der Spektren un-
terscheidet sich kaum. Der dominierende Amplitudenanteil liegt bei der vertikalen
Resonanzfrequenz der Reifen-Schwingenkombination. Diese betragt circa 2,5 Hz.
Die Stollenpaaranregung der Vertikalkraft spielt nur eine untergeordnete Rolle. Im
Gegensatz dazu zeichnet sich die Stollenpaaranregung im Amplitudenspektrum
der Langskraft relativ deutlich ab. Amplituden oberhalb von 10 Hz, die sich mit den
von Brinkmann [24] fur diesen Versuchsreifen gefundenen Eigenmoden in Verbin-
dung bringen lielken, treten nicht auf. Dies deckt sich mit der Erkenntnis von
Brinkmann, dass die Eigenmoden der Versuchsreifen bei der Hindernisuberfahrt
im Wesentlichen nur bei einer Fahrgeschwindigkeit von 20 km/h im Amplituden-

spektrum nachweisbar waren.
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Ahnliche Schlussfolgerungen lassen sich aus dem Vergleich zwischen anderen
Messungen ziehen. Erganzend dazu zeigt Bild A1 im Anhang dieser Arbeit das
Ergebnis von drei Impulsuberfahrten. Aufgrund der kurzen Hindernisform ware in
Zusammenhang mit dem groben Ackerschlepperreifenprofil ein besonders stark

ausgepragter Einfluss des Auftreffwinkels zu erwarten.

Auf der Versuchsflache treten unabhangig von den Einzelhindernissen neben den
reifenbedingten Anregungen stochastische Fahrbahnanregungen auf. Diese be-
wegen sich mit einer Hohe von einigen Millimetern in einer ahnlichen GréRenord-
nung wie die Reifenunrundheit und rufen daher auch vergleichbar grol3e Radlast-
schwankungen hervor. Bild 71 zeigt die Radlastschwankungen auf dem Flach-
bandprifstand — hier kann von einem ebenen Untergrund ausgegangen werden —

und den Messungen mit der Einzelradmesseinrichtung auf der Versuchsstrecke.
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Bild 71: Radlastschwankungen bei einer Radumdrehung: Einzelradmesseinrich-
tung (ERM) und Flachbandprifstand (FBP)

Die Stollenpaaranregung zeigt einen ahnlich dominanten Einfluss auf die Radlast-
schwankungen, wie es von Schlotter in [29] dokumentiert wurde. Die Auswertung
im Frequenzbereich zeigt auRerdem den Einfluss der stochastischen Fahrbahnan-
regungen, die in diesem Abschnitt niederfrequente Schwingungen mit einer Fre-
quenz von circa 0,8 Hz hervorrufen. In der Simulation werden die stochastischen
Fahrbahnanregungen nicht bertcksichtigt. Im Vergleich zu den durch das Hinder-
nis hervorgerufenen Radlastschwankungen treten die damit verbundenen Effekte

allerdings in den Hintergrund.
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Bild 72 zeigt den Vergleich zwischen dem Messergebnis der bereits in Bild 70
prasentierten Stufenuberfahrt (Messfahrt 1) und dem dazugehdérigen Simulations-
ergebnis. Die Daten sind im Zeit- und Frequenzbereich dargestellt. Zur leichteren

Interpretation ist das Hindernis im Diagramm hervorgehoben.
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Bild 72: Darstellung einer Stufenlberquerung im Zeit- und Frequenzbereich

Das Reifenmodell kann die dynamischen Vorgange beim Auf- und Abfahrvorgang
mit groRer Genauigkeit reproduzieren. Einzig die durch die Stollenpaaranregung
bedingte, sehr pragnante Anregung der Langskrafte findet sich nicht im simulierten
Verlauf wieder. Eigenschwingungen der Testreifen kommen als Ursache nicht in
Betracht, da diese erst ab Frequenzen oberhalb von 10 Hz auftreten [24]. Dem-
nach liegt die Vermutung nahe, dass bei einer Baugruppe der Versuchseinrichtung

eine Resonanz aufgetreten ist.

Bei der in Bild 73 dargestellten Rampenuberfahrt mit einer Fahrgeschwindigkeit
von 8 km/h ist die Anregung der Langskrafte durch die Stollenpaare noch starker

ausgepragt.
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Bild 73: Auswertung einer Rampenuberfahrt im Zeit- und Frequenzbereich

Messung und Simulation zeigen im Frequenzbereich zwei ausgepragte Maxima
unterhalb von 5 Hz. Die erste Amplitude liegt bei etwa 1 Hz und ist auf die vertika-
le Eigenfrequenz der Reifen-Schwingenkombination zurtckzufihren. Da das Rad
bei dieser Geschwindigkeit den Bodenkontakt nicht verliert und der Bodenkontur
folgt, ergibt sich eine weitere, erzwungene Schwingungskomponente mit einer

Frequenz von circa 3 Hz.

Die aus den Amplitudenspektra zusatzlich gewonnenen Erkenntnisse beschran-
ken sich im Wesentlichen auf eine genauere Zuordnung und Quantifizierung des
Stolleneinflusses. Daher wird von dieser Darstellungsform bei den folgenden Ver-

gleichen abgesehen.

Eine Erhéhung der Geschwindigkeit von 8 auf 10 km/h fuhrt bei der Rampentber-
fahrt zu deutlich starkeren Radlastschwankungen, Bild 74. Beobachtungen wah-
rend des Versuchs und auch der Verlauf der gemessenen Radnabenkrafte lassen

den Schluss zu, dass das Rad zunachst auf dem Hindernis und dann wahrend des
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Ausschwingvorgangs nach dem Hindernis ein zweites Mal den Bodenkontakt ver-
liert.
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Bild 74: Rampenuberfahrt des Hinterreifens mit einer Geschwindigkeit von 10 km/h
(Fzstat= 15 kN, p; = 1,2 bar)

Das Reifenmodell kann das Messergebnis mit groRer Genauigkeit reproduzieren.
Die Abweichungen der Maximalkraft beim Einfedern kurz nach dem Hindernis wie
auch die leichte Phasenverschiebung werden darauf zurickgefihrt, dass die Ki-
nematik der Einzelradmesseinrichtung an den unteren Anschlag stoft und dem-
nach nicht die gesamte Vertikalkraft Uber das Messrad beziehungsweise die
Messnabe abgetragen wird. Diese Interpretation wird durch Hochgeschwindig-
keitsaufnahmen gestitzt, bei denen nach Erreichen des Endanschlags ein

Einfedern der gesamten Messeinrichtung zu beobachten ist.

Der Vergleich zwischen Bild 73 und den Ergebnissen in Bild 75 zeigt, dass eine
Anpassung des Reifeninnendrucks von 1,2 auf 0,8 bar keinen gro3en Einfluss auf
die dynamischen Radnabenkrafte nimmt. Der Amplitudenverlauf der Vertikalkrafte
ist nahezu identisch. Wahrend des Auffahrvorgangs ist der Betrag der Langskraft
bei dem reduzierten Reifeninnendruck circa 2 kN geringer. Das Reifenmodell ent-
spricht diesem Verhalten.
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Bild 75: Rampenuberfahrt des Hinterreifens mit einem auf 0,8 bar reduzierten Rei-
feninnendruck (Fzstat= 15 KN, v = 8 km/h)

Bei dem Vorderreifen der Groflte 480/70 R 24 sind die Radlastschwankungen er-
wartungsgemal hoher als bei dem deutlich grofReren Hinterrad, Bild 76. Im Ver-
gleich zu den in Bild 73 dargestellten Ergebnissen stellt sich trotz der etwas gerin-
geren statischen Radlast ein hoherer Fahrwiderstand beim Auffahren auf das Hin-
dernis ein. Der Spitze-Tal-Wert der Vertikalkraft ist ebenfalls groRer.
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Bild 76: Rampenuberfahrt des Vorderreifens mit einer Geschwindigkeit von 8 km/h
(Fzstat= 14 kN, p; = 1,2 bar)

Auch bei der Stufenuberfahrt sind die dynamischen Radlastschwankungen groRer,
Bild 77.
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Bild 77: Stufeniberfahrt des Vorderreifens mit einer Geschwindigkeit von 5 km/h
(Fzstatz 14 kN, p/ = 1,2 bar)

In beiden Fallen (Bild 76 und Bild 77) stimmen Messung und Simulation in hohem
Male Uberein. Demnach kann mit dem Reifenmodell unabhangig von der Reifen-

gréfRe eine hohe Simulationsgute erreicht werden.

Die in diesem Unterkapitel abgebildeten Diagramme stellen eine Auswahl der Va-
lidierungsergebnisse zur Hindernisiberfahrt eines einzelnen Rades dar. Ergan-
zend dazu sind im Anhang dieser Arbeit weitere Ergebnisse aufgeflihrt. Sie besta-
tigen die hohe Modellgute des Reifenmodells fur alle untersuchten Rahmenbedin-

gungen beziehungsweise Parametervariationen.
6.3 Validierung des Gesamtfahrzeugs bei Hindernistberfahrt

Die Validierung des Gesamtfahrzeugs stellt in dem Entwicklungsprozess den ab-
schlieBenden Schritt dar (vergleiche Bild 9) und wurde erstmals in [177] themati-
siert. Hierbei kommt der in Kapitel 3.3 beschriebene, mit Kraftmessfelgen ausge-
stattete Versuchsschlepper zum Einsatz. Die Messdaten wurden im Rahmen der

Masterarbeit von Riehle erhoben [178].

Die Abmessungen der beidseitig Uberfahrenen Hindernisse sind in Bild 69 darge-
stellt. Einzig das vorhandene stufenférmige Hindernis wurde halbiert und somit auf
eine Hohe von 0,06 m reduziert. Analog zu der Validierung des Einzelrades wurde
die Teststrecke mit 3, 5, 8 und 10 km/h Uberfahren. Der Reifeninnendruck an Vor-
der- und Hinterachse betragt 1,2 bar. Vorderachsfederung und Allradantrieb waren

bei allen Versuchen deaktiviert.



Validierung des Reifenmodells 131

Die Reproduzierbarkeit der Versuchsergebnisse liegt auf einem vergleichbar ho-
hen Niveau wie die der Einzelradmesseinrichtung, Bild 78. In dem Diagramm sind
die Nabenkrafte in Langs- und Vertikalrichtung an der Hinterachse sowie am rech-
ten Vorderrad dargestellt. Die erfassten Messgrofien sind neben der Draufsicht

des MKS-Modells in der linken oberen Bildhalfte eingetragen.
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Bild 78: Reproduzierbarkeit der gemessenen Langs- und Vertikalkrafte bei einer
Stufenuberfahrt mit einer Geschwindigkeit von 8 km/h

Ferhadbegovi¢ nutzte einen Pl-Antriebsmomentenregler, um die Sollgeschwindig-
keit des MKS-Modells einzustellen [21]. Mit diesem Konzept konnte auch nach
Anpassung des Reglers keine zufriedenstellende Ubereinstimmung zwischen
Mess- und Simulationsergebnis erreicht werden. Nachdem die Versuche mit deut-
lich erhdhter Leerlaufdrehzahl durchgeflihrt wurden, kann davon ausgegangen
werden, dass die Winkelgeschwindigkeit der Triebrader nahezu konstant ist. Die
Vorgabe einer Winkelgeschwindigkeit zur Einstellung der Fahrgeschwindigkeit er-
wies sich als zielfUhrend. In Bild 79 werden die Simulationsergebnisse beider Me-

thoden gegenulbergestellt.
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Bild 79: Simulationsergebnisse  nach  Vorgabe eines  Antriebsmoments
(Simulation 1) und einer Winkelgeschwindigkeit (Simulation Il) an der Hin-
terachse zur Geschwindigkeitseinstellung (ve = 8 km/h)

Das Antriebskonzept hat nahezu keinen Einfluss auf den Kraftverlauf der gescho-
benen Vorderrader. Dahingegen unterscheiden sich die Krafte an der Hinterachse
deutlich. Der leicht verzogerte, deutliche Anstieg der Langskrafte an der Hinter-
achse beim Auffahren der Vorderrader auf das Hindernis (t = 2 s) ist auch fur die
Messergebnisse sehr charakteristisch (vgl. Bild 78) und konnte mit dem Antriebs-
momentenregler in dieser Form nicht nachgebildet werden. Die vertikalen Radna-
benkrafte reagieren sensibler als erwartet auf den veranderten Langskraftverlauf.
Wahrend des zuvor beschriebenen Anstiegs der Langskrafte stellen sich deutlich
starker ausgepragte dynamische Radlastschwankungen an den Hinterradern ein,
die zu diesem Zeitpunkt noch auf dem ebenen Untergrund vor dem Hindernis ab-
rollen. Der Einfluss der Vorderachse auf das Schwingungsverhalten der Hinter-
achse wird dadurch noch offensichtlicher.

Die Bedeutung der Langskraftberechnung auf die vertikalen Schwingungen wurde

bereits von Lines erkannt [34]. Er resumierte, dass zur Prazisierung der Vertikal-



Validierung des Reifenmodells 133

kraftberechnung seines Reifenmodells ein genaueres Langskraftmodell erstellt
werden musse. Lethonen stellte bei der Validierung seines MKS-Traktormodells
fest, dass die Simulation die gegenseitige Beeinflussung der Vorder- und Hinter-
radschwingungen aufeinander nicht darstellen kann [179]. Retroperspektiv liegt
die Vermutung nahe, dass dies auf das Antriebsstrangmodell und das stationare

lineare Langskraftmodell nach Fiala [180] zurtickzuftihren ist.

Nach erfolgreicher Validierung des Einzelradverhaltens spielt demnach bei der
Uberprifung des Gesamtfahrzeugverhaltens nicht nur die Genauigkeit des von
Bohler [17] erstellten MKS-Modells eine wichtige Rolle. Auch die Qualitat der
Langskraftberechnung gewinnt bei den angetriebenen Hinterradern an Bedeutung
und tragt entscheidend zur Simulationsgute bei. Dies ist ein zweiter wichtiger As-
pekt, nachdem zur Validierung des Einzelradverhaltens bei Hindernisuberfahrt
(Kapitel 6.2) nur der gezogene Betriebszustand untersucht wurde. Bild 80 zeigt

das Validierungsergebnis fur eine Stufenuberfahrt mit 8 km/h.
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Bild 80: Stufenuberfahrt mit einer Geschwindigkeit von 8 km/h
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Die simulierten Verlaufe stimmen mit den Messergebnissen gut Gberein, was auch
fir den Einfluss der Vorderachsschwingungen auf die dynamischen Hinterradkraf-
te gilt (t = 2,3 s). Das Herabfahren der Hinterrdder vom Hindernis verursacht um-
gekehrt auch an der Vorderachse Schwingungen, die von der Simulation leicht

uberschatzt werden.

Eine Erhéhung der Geschwindigkeit um 2 km/h ruft deutlich hdhere Radlast-
schwankungen hervor, Bild 81.
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Bild 81: Stufenuberfahrt mit einer Geschwindigkeit von 10 km/h

Beim Herabfahren vom Hindernis schwingen die gemessenen Nabenkrafte an der
Hinterachse langer nach. Ein moglicher Grund fur diese Abweichungen sind die
verwendeten Parametersatze. Diese wurden fur die Rader des Versuchsschlep-
pers nicht extra erhoben, sondern von den baugleichen Testradern iGbernommen
(vergleiche Kapitel 5). Folglich ergeben sich Ungenauigkeiten im Bereich der Fe-
der- und Dampfereigenschaften. Auch die Reifenunrundheit und damit die Eigen-

anregung des Systems entsprechen nicht exakt den praktischen Gegebenheiten.
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Im Vergleich zu dem stufenférmigen Hindernis stellen sich an dem hoéheren, im-

pulsférmigen Hindernis gréllere Radlastschwankungen ein, Bild 82.
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Bild 82: Impulstberfahrt mit einer Geschwindigkeit von 10 km/h

Wahrend des Versuchs konnte ein Abheben der Vorder- und Hinterrader beobach-
tet werden. Dies lasst sich auch aus dem Verlauf der Vertikalkrafte ableiten und
von der Simulation wiedergegeben. Auch bei der Impulsiberfahrt schwingen die
gemessenen Nabenkrafte der Hinterachse langer nach. Frequenz und Phase von

Simulation und Messung stimmen aber gut Uberein.

Erganzend zu den hier diskutierten Diagrammen sind im Anhang der Arbeit weite-

re Ergebnisse aufgefiihrt, die ein vergleichbar hohes MaR an Ubereinstimmung
zeigen.
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7 ZUSAMMENFASSUNG UND AUSBLICK

Am Institut far Agrartechnik der Universitat Hohenheim wird seit Ende der siebzi-
ger Jahre des letzten Jahrhunderts intensive Forschungsarbeit im Bereich der Un-
tersuchung und Modellierung von groRvolumigen Ackerschlepperreifen geleistet.
Die meisten Projekte zielten auf eine Beschreibung und Simulation des fahrdyna-
mischen Verhaltens auf ebener Fahrstrecke ab. Ferhadbegovi¢ [21] fasste die An-
satze von Langenbeck [39] und Plesser [44] zusammen und erweiterte sie zu ei-
nem dreidimensionalen Modell — dem Hohenheimer Reifenmodell. Diese und alle
anderen Dissertationen des Instituts zu Ackerschlepperreifen sind die Ausgangs-
basis und das Fundament dieses Folgeprojekts, das ohne die umfangreichen Vor-
arbeiten in dieser Form nicht moglich gewesen ware. Zu einem ahnlichen Schluss
kam vor fast 900 Jahren auch der Philosoph Bernhard de Chartres und beschrieb

seine Erkenntnis treffend mit der Metapher "nanos gigantum humeris insidentes".

Innerhalb des von der DFG unterstutzten Vorhabens wurde das Einsatzspektrum
des Hohenheimer Reifenmodells hinsichtlich der Uberfahrt von Hindernissen und
damit der Bearbeitung komfortrelevanter Fragestellungen erweitert. Bei der Ent-
wicklung standen eine einfache Parametrierbarkeit, kurze Rechenzeiten und eine
hohe Modellgute im Vordergrund. Dazu wurde ein echtzeitfahiges Speichenmodell
erstellt, dessen Aufbau und Funktionsweise vollig unabhangig von dem bisherigen

Einpunktkontaktmodell gestaltet sind.

Alle siebzehn Reifenparameter haben einen physikalischen Hintergrund. Zu deren
Bestimmung stehen am Institut ein Flachbandprifstand und eine Einzelradmes-

seinrichtung zur Verfligung.

Innerhalb der umfangreichen dreigliedrigen Validierung konnte auf ebener Fahr-
bahn eine vergleichbar hohe Modellgite wie die des dreidimensionalen transien-
ten Hohenheimer Reifenmodells nach Ferhadbegovi¢ [21] aufgezeigt werden.
Auch die Vergleiche zwischen den gemessenen und simulierten Langs- und Verti-

kalkraften eines gezogenen Rades wahrend der Hindernisuberfahrt zeigen eine
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sehr gute Ubereinstimmung. Dies gilt fir alle untersuchten EinflussgroRen: Hin-
dernisform, ReifengrofRe, Fahrgeschwindigkeit, Reifeninnendruck sowie statische
Radlast. Die Validierung des Gesamtfahrzeugs stellt den finalen Schritt des nach
dem V-Modell [133] gestalteten Entwicklungsprozesses dar. Verglichen wurden —
ahnlich wie bei der Validierung des einzelnen Rades — gemessene und simulierte
Radnabenkrafte. In diesem Zusammenhang konnte an den angetriebenen Hinter-
radern des Versuchsschleppers ein deutlicher Einfluss der Langskrafte auf die dy-
namischen, vertikalen Radnabenkrafte festgestellt werden. Die Simulation spiegelt
diesen Aspekt mit groRer Genauigkeit wider und erreicht auch insgesamt eine gu-

te Korrelation mit den Messdaten.

Bisher stand die Berechnung der Langs- und Vertikalkrafte bei der Uberfahrt von
Unebenheiten im Vordergrund. Im nachsten Schritt konnte die Tauglichkeit des
Reifenmodells untersucht werden, die damit verbundenen Seitenkraftschwankun-
gen zu simulieren. Schlotter [29] hat in diesem Bereich umfassende analytische
Vorarbeit geleistet, stiel? jedoch bei der Simulation mit dem von ihm verwendeten

Reifenmodell an Grenzen.

Brinkmann [24] zeigte auf, dass unter bestimmten Rahmenbedingungen einige der
Starrkdbpermoden eines Reifens messbare komfortrelevante Schwingungen her-
vorrufen konnen. Seine Erkenntnisse kdnnten in dem bereits genehmigten DFG-
Projekt aufgegriffen und in das Reifenmodell implementiert werden. Da er diesel-
ben Testreifen untersuchte, steht eine breite Datenbasis fir die Parametrierung

und Validierung zur Verfugung.

Die Interaktion zwischen dem Reifen und nachgiebigem Boden stellt ein weiteres
Themenfeld dar. So kdnnte nicht nur das Fahrverhalten der Landmaschine, son-
dern auch deren Ruckwirkung auf den Ackerboden simuliert werden. Innerhalb ei-
ner Literaturrecherche sollte dabei zunachst geklart werden, ob vorhandene Bo-
denmodelle flr dieses Vorhaben angewandt, beziehungsweise sinnvoll erganzt
werden kdnnen. Neben der Definition einer geeigneten Schnittstelle zwischen Rei-
fen- und Bodenmodell ist in diesem Zusammenhang zu evaluieren, inwiefern es

erforderlich ist, den Linienkontakt des Speichenmodells zu einem Flachenkontakt
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zu erweitern. Dazu ware es denkbar, mehrere Speichenebenen aneinander zu

koppeln.

Ungeachtet der mdglichen Erganzungen steht mit dem erweiterten Hohenheimer
Reifenmodell ein valides Werkzeug zur Verfigung, mit dem die Fahreigenschaften
von Ackerschleppern und selbstfahrenden Erntemaschinen untersucht und der
Entwicklungsprozess optimiert werden kann. Auch dies kann Gegenstand weiterer

Forschungsarbeit sein.
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8 ANHANG

Erganzend zu den in den Kapiteln 6.2 und 6.3 diskutierten Diagrammen werden

weitere Ergebnisse von Hindernisuberfahrten dargestelit.
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Bild A1: Reproduzierbarkeit der Messergebnisse bei einer Impulsuberfahrt
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Bild A2: Stufentberfahrt mit Hinterreifen (F,stat = 15 kN, vf= 8 km/h, p;= 1,2 bar)
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Bild A3: Darstellung einer Impulsuberfahrt im Zeit- und Frequenzbereich
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Bild A4: Impulsuberfahrt mit Hinterreifen (Fstat = 15 kN, v¢= 10 km/h, p;= 1,2 bar)
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Bild A5: Stufenliberfahrt mit Hinterreifen (Fzstat = 15 kN, v¢= 10 km/h, p;= 1,2 bar)

28
— Messung

o kN Simulation
= 21
©
x
% 14 G AR A ﬂ\!«A (VA diddca"
2

7

Zeit t

Langskraft F,
o

10
kN

VR TRl A
WA VAL A R AR
W\
5
10
0 1 2 3 s 4
Zeit t

Bild A6: Impulstberfahrt mit Hinterreifen (Fstat = 15 kN, v¢= 5 km/h, p;= 0,8 bar)
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Bild A7: Stufentberfahrt mit Hinterreifen (F,st2t = 15 kN, vf= 8 km/h, p;= 0,8 bar)



142

Anhang
28 10
N —— Messung kN
N Simulation 5
= 21 ‘ =
5 g )
x I\H l\ [ % O [t i Y ,%".1“, v""‘ ’vﬁi‘\i‘v"v'.u‘vgu'v‘v"vl'v"v‘il"w“v"
@ oo |, A | v ! ! we !
: /v 3 s
7 -10
0 1 2 3 4 s 5 0 1 2 3 4 s 5
Zeit t Zeit t

Bild A8: Impulstberfahrt mit Hinterreifen (Fstat = 15 kN, vs = 8 km/h, p;= 0,8 bar)
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Bild A9: Stufentberfahrt mit Hinterreifen (Fzstar = 15 kN, v¢= 10 km/h, p;= 0,8 bar)
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Bild A10: Impulstberfahrt mit Hinterreifen (Fstat = 15 kN, vs= 10 km/h, p;= 0,8 bar)
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Bild A12: Impulsuberfahrt Hinterreifen (Fzstar = 22,5 kN, v¢ = 8 km/h, p;= 1,2 bar)
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Bild A13: Stufentberfahrt mit Vorderreifen (Fsiat = 14 kN, vr= 5 km/h, p;= 1,2 bar)
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Bild A14: Impulsuberfahrt mit Vorderreifen (Fstat = 14 KN, v = 5 km/h, p;= 1,2 bar)
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Bild A15: Impulsuberfahrt Vorderreifen (Fzsiat = 14 kKN, vs = 10 km/h, p;= 1,2 bar)
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Bild A16: Stufentberfahrt Vorderreifen (Fzstar = 14 kN, v = 10 km/h, p;= 1,2 bar)



Anhang 145

32 — Messung
£ kN Simulation
N
. |
o3 16 n v
x I \l'\,\/\,v’\\! \A/\/\/\/\"‘""
w8
(!’E 0 \TIZ'/‘/V“‘% vf;‘v‘ww« e
-8
32 32
T kN T kN
Y w )
°5E‘ 10 prsannagny] pv&/fJ&L\]rV’-&pkv\Kfvf\ . % ogé: 16 :wmﬁ\_f_‘\;sl_' /LYA\A/\_V:\{_\F_\J_*VJ!N
w8 LLE 8
= ./ f 2 = ./ .
g 0 hamntaennd \.V".\.T.'afg{fz% NN ng [0 ) P, V‘&¢hiéif{‘“'|fm ———
-8 -8
0 2 4 6 S 8 0 2 4 6 S 8
Zeit t Zeit t

Bild A17: Stufenliberfahrt mit einer Geschwindigkeit von 5 km/h
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Bild A18: Rampenuberfahrt mit einer Geschwindigkeit von 5 km/h
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Bild A19: Impulstberfahrt mit einer Geschwindigkeit von 5 km/h
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Tabelle A1: Modellparameter des Reifens 520/70 R 38 (p; = 1,2 bar)

Parameter Wert Einheit Quelle
konstr. Radius reonstr 0,8755 m Hersteller
Reifenunrundheit A, & @, Tabelle 5 | mm & rad Flachbandprifstand
Reibbeiwert py Bild 43 - Einzelradmesseinrichtung
Reibbeiwert u, 0,87 - Einzelradmesseinrichtung
Rollwiderstandsbw. pyor 0,02 - Einzelradmesseinrichtung
radiale Federsteifigkeit ¢4, Bild 46 kN/m Flachbandprifstand
radiale Federsteifigkeit ¢y, Bild 46 - Flachbandprufstand
interradiale Federst. c4; Tabelle 7 kN/m Flachbandprufstand
interradiale Federst. ¢, Tabelle 7 kN/m? Flachbandprifstand
tangentiale Federst. ¢; 200 kKN/m Einzelradmesseinrichtung
tangentiale Federst. d; 0,6 KNs/m konstant*
Torsionssteifigkeit ctor 350 kNm/rad | Einzelradmesseinrichtung
Torsionsdampfung dior 50 kNms/rad geschatzt
axiale Federsteifigkeit c, 42 kN/m Einzelradmesseinrichtung
axiale Dampfung d, 0,6 KNs/m konstant*
Quersteifigkeit ¢, 160 KN/m Einzelradmesseinrichtung
Querdampfung d, 5 kKNs/m geschatzt

*kaum Einfluss auf Simulationsergebnis, allerdings wichtig fur die numerische Sta

bilitat des Modells
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