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Vorwort des Herausgebers

Die Fahrzeugtechnik ist gegenwartig groRen Veranderungen unterworfen. Kili-
mawandel, die Verknappung einiger fiir Fahrzeugbau und —betrieb bendtigter
Rohstoffe, globaler Wettbewerb und das rapide Wachstum grofRer Stadte
erfordern neue Mobilitétsldsungen, die vielfach eine Neudefinition des Fahr-
zeugs erforderlich machen. Die Forderungen nach Steigerung der Energie-
effizienz, Emissionsreduktion, erhohter Fahr- und Arbeitssicherheit, Benutz-
erfreundlichkeit und angemessenen Kosten finden ihre Antworten nicht aus
der singularen Verbesserung einzelner technischer Elemente, sondern bendé-
tigen Systemverstandnis und eine domanenibergreifende Optimierung der
Lésungen.

Hierzu will die Karlsruher Schriftenreihe fir Fahrzeugsystemtechnik einen
Beitrag leisten. Fur die Fahrzeuggattungen Pkw, Nfz, Mobile Arbeitsmaschi-
nen und Bahnfahrzeuge werden Forschungsarbeiten vorgestellt, die Fahr-
zeugsystemtechnik auf vier Ebenen beleuchten: das Fahrzeug als komplexes
mechatronisches System, die Fahrer-Fahrzeug-Interaktion, das Fahrzeug in
Verkehr und Infrastruktur sowie das Fahrzeug in Gesellschaft und Umwelt.

Der vorliegende Band widmet sich dem Abrollgerausch, das den Gerausch-
komfort von Personenkraftwagen mit bestimmt. Als Bindeglied zwischen Fahr-
bahn und Fahrzeug tragt der Reifen hierzu grundlegend bei. Die Geometrie
der Fahrbahnoberflache, Reifenprofilierung und -ungleichférmigkeiten sowie
Spannungen und Schlupf in der Bodenaufstandsflache des Reifens regen
diesen, den Luftraum im Reifen und das Rad zu Schwingungen an. Insbe-
sondere im Frequenzbereich bis etwa 350 Hz werden die Schwingungen als
Kérperschall in das Fahrzeuginnere tbertragen und als Abrollgerausch wahr-
genommen. Zur virtuellen Entwicklung von Fahrzeugen werden genaue, aber
schnellrechnende Modell der Komponenten bendétigt. Sie liegen fur den Reifen
hinsichtlich des Rollgerauschs bislang nur eingeschrankt vor. Dies hat seine
Ursachen in den komplexen Materialeigenschaften von Elastomeren, dem
vielschichtigen anisotropen Materialverbund im Reifenaufbau, der komplexen



Mechanik des Rollkontakts und der Material-Fluid-Kopplung von Reifenstruk-
tur, Lufthohlraum und Rad. Bisherige Rollgerausch-Reifenmodelle berlicksich-
tigen die Rotation des Reifens nicht vollstandig und betrachten das Rad als
Starrkorper. In dieser Arbeit wir erstmalig die gemeinsame Rotation von Rei-
fen, Hohlraum und Rad und deren Schwingungskopplung bertcksichtigt. Die
Schwingungserregung durch den Fahrbahn-Reifen-Rollkontakt wird mit einem
Kontaktmodell beschrieben und die Kopplung mit der als nicht starr ange-
nommenen Radflihrung einbezogen. Ausgehend von einem komplexen FEM-
Vollmodell werden Modellvereinfachungen vorgenommen, die eine schnelle
Berechnung erlauben, dennoch wesentliche Effekte des Systems abbilden
und eine gegenuber bisherigen Modellen verbesserte Genauigkeit liefern. Die
Modelle werden in umfangreichen experimentellen Versuchen validiert.

Karlsruhe, im Februar 2013 Frank Gauterin



Kurzfassung

Die Gerauschcharakteristik eines Fahrzeugs ist fir Automobilhersteller ein
wichtiges Design- und Marketing-Kriterium. Im Frequenzbereich unterhalb
400 Hz wird das Fahrzeuginnengerdusch hauptséachlich durch Korperschall
Ubertragene Schwingungsenergie dominiert. Die Interaktion des Reifens mit
Fahrbahnunebenheiten fiihrt zu Eigenschwingungen von Reifen, Hohlraum,
Rad und Radfuihrung. Die Schwingungsenergie wird in den Fahrzeugaufbau
Ubertragen und bewirkt in den Passagierraum abstrahlende Karosserie-
schwingungen. Die Abstimmung einzelner Radfiihrungskomponenten auf dem
Pfad der Schwingungsenergie aufeinander, die einen effektiven Ansatz zur
Optimierung der Gesamtfahrzeug-Gerauschcharakteristik bildet, wird in der
frGhen Entwicklungsphase in Simulationsmodellen von Gesamtfahrzeug und
Reifen untersucht. Da gemessener und berechneter Korperschall bisher zu
stark voneinander abweichen werden bessere, schnell rechnende Reifenmo-
delle bendtigt.

In dieser Forschungsarbeit wird der komplizierte Rollzustand des gekoppel-
ten Systems Reifen-Hohlraum-Rad-Radfiihrung experimentell untersucht. Die
Bedeutung des Kontakts mit der rauen Fahrbahn sowie die Schwingungsan-
regung des Reifens durch die Fahrbahntextur werden im Versuch analysiert.
Die gewonnenen Erkenntnisse werden dazu genutzt, ein gegenuber vorheri-
gen Ansatzen erweitertes Rollgerduschmodell aufzubauen. Dieses enthalt ne-
ben der Strukturdynamik des Reifen auch das Hohlraummedium sowie das
Rad und bildet die Wechselwirkungen mit der ebenfalls modellierten Radfiih-
rung ab. Zur Beriicksichtigung der fahrbahnbedingten Schwingungsanregung
wird ein Modell entwickelt, das neben der in bisherigen Ansatzen angenaher-
ten Vertikalanregung auch die durch Fahrbahnunebenheiten und Abroll-
vorgang bedingte Deformationen der Reifenprofilelemente in Langsrichtung
beriicksichtigt.






Abstract

The sound characteristic of a vehicle is an important design and marketing
criterion for automobile manufacturers. In the frequency range below 400 Hz
the vehicle interior noise is mainly dominated by vibrational energy transferred
by structure-borne noise. The interaction of tire and road surface roughness
produces natural vibrations of tire, tire-cavity, wheel and suspension. Vibra-
tional energy is transferred to the vehicle body leading to vibrations that radi-
ate into the passenger's compartment. The adjustment of suspensions parts
on the path of vibrational energy is an effective method to optimize the vehi-
cles sound characteristic. Therefore simulations of full vehicle and tire are car-
ried out in the early stage of development. Until now, measured and simulated
structure-borne sounds diverge hence improved, fast calculating tire models
are required.

In this thesis the complex state of rolling of the tire-cavity-wheel-suspension
system is experimentally investigated. The influence of the contact of the tire
with a rough road surface and the tire’s vibrational excitation are analysed in
experiments. The findings gained are used to build up an improved rolling
noise model. Beyond the structural dynamics of the tire, the model includes
the tire-cavity medium plus the wheel and simulates the interaction with the
modeled suspension. To account for the road induced excitation a model is
developed, which considers the deformations of the tire tread in longitudinal
direction due to road roughness and the tire rolling process as well as the
road induced excitation in vertical direction incorporated in previous
approaches.
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1 Einleitung

1.1 Gesamtfahrzeug-NVH-Simulation

Unter dem Begriff ,Vibroakustik® werden alle Schwingungsphdnomene im
fuhlbaren wie im hdrbaren Frequenzbereich zusammengefasst [Zell09]. Die
englischsprachige Begriffskombination ,Noise, Vibration, Harshness” ist ge-
nauso wie ihre Abkirzung NVH mittlerweile im deutschen Sprachgebrauch fiir
die Vibroakustik von Kraftfahrzeugen verbreitet [Zell09], [HeiR08]. Fuhl- und
hdérbare Schwingungsphanomene beeinflussen das subjektive Urteil des Fah-
rers und der Passagiere uber ein Kraftfahrzeug so stark, dass die NVH-
Charakteristik eines Fahrzeugs heute fur Kunden ein wichtiges Kaufkriterium
[Eise08], [Rieg08] und fir Automobilhersteller ein wichtiges Design- und Mar-
keting-Kriterium ist [Moli03], [Douv06], [Kind09].

Um die NVH-Charakteristik zu optimieren, ist grundlegendes Verstandnis
der Gerausch- und Schwingungsquellen, sowie der Ubertragungspfade in das
Fahrzeug essentiell. Nach [Douv06], [HeiR08], [Zell09] sind Antrieb, Aerody-
namik und die Reifen-Fahrbahn-Interaktion die Hauptgerauschquellen, die
entweder durch Luft- oder Kérperschall in den Fahrzeuginnenraum Ubertragen
werden.

In dieser Forschungsarbeit werden die Reifen-Fahrbahn-Interaktion und die
Ubertragung der dabei erzeugten Schwingungsenergie lber die Radfiih-
rung behandelt. Wahrend des Rollprozesses wird der Reifen hauptsachlich
durch StralBenunebenheiten zur Ausbildung von Eigenschwingungen angeregt
[Zell09]. Die Schwingungsenergie wird durch die Radflihrung weiter in den
Fahrzeugaufbau Ubertragen, wo sie in den Passagierraum abstrahlende Ka-
rosserieschwingungen bewirkt [Kung87], [HeilR08], [Kind09]. Sakata et al.
[Saka90] zeigen die Korrelation zwischen Fahrzeuginnengerausch und Kraf-
ten an der Radnabe. Im Frequenzbereich unterhalb 400 Hz wird das Fahr-
zeuginnengerausch hauptsachlich durch Kérperschall Ubertragene Schwin-
gungsenergie [Saka90], [Douv06], die auf einzelne Strukturresonanzen des
Reifens, des Rades, des Reifen-Hohlraumes [Moli03] und der Radfiihrungs-
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komponenten sowie der Karosserie [Thom08], [HeiR08] zurlickgefuhrt werden
kann, dominiert. Somit bildet die Modifikation einzelner Komponenten auf dem
Pfad der Schwingungsenergie einen effektiven Ansatz die Gesamtfahrzeug-
NVH-Charakteristik zu verbessern [Moli03].

Um das Schwingungs- und Isolationsverhalten von Lagern, Dampfern und
Komponenteneigenschaften (Steifigkeit- und Masseverteilung) auf dem Uber-
tragungspfad optimal aufeinander abzustimmen (nach Gauterin [Gaut05]:
Modal De-alignment), ist es nicht ausreichend Reifenkrafte im Prifstandsver-
such mit fest eingespanntem Rad oder Radtragerbeschleunigungen im Fahr-
versuch zu messen und als EingangsgréRen fir einen modifizierten Fahr-
zeugaufbau zu verwenden [LeeS03], [Rope05], [Gagl09]. Jede der genannten
Modifikationen andert das Gesamtsystem Reifen-Hohlraum-Rad-Radfiihrung
im interessierenden Frequenzbereich und dessen Strukturdynamik, so dass
die MessgrofRen am Radtrager beeinflusst werden. Beispielsweise werden die
Rotationsschwingung des Reifens durch die Tragheit des Antriebsstrangs und
die Reifenlangsschwingungen durch die Randbedingungen am Rad beein-
flusst [Rope05].

Aufgrund der steigenden Kundenanforderungen an die NVH und die ver-
kirzten Entwicklungszeiten neuer Fahrzeugmodelle, erfolgte die Weiterent-
wicklung der numerischen Simulationsmethoden. Parallel stieg die verfligbare
Rechnerleistung. Es ist daher heute allgemeine Praxis, gro® dimensionierte,
detaillierte Finite-Elemente-Rechenmodelle der Fahrzeugkomponenten zu
entwickeln und sie mittels Substruktur-Techniken zur Analyse des Gesamt-
systems zu verbinden [KaoK87], [Moli03]. Substruktur-Technik meint in die-
sem Zusammenhang, die Abbildung der Strukturmechanik einzelner Teilsys-
teme durch eine geeignete Modellierungsmethode und die Reduktion der Frei-
heitsgrade des Substrukturmodells, um die Dimension des Gesamtsystemmo-
dells zu verringern.

Der Reifen ist eines dieser Teilsysteme [Moli03], dessen Modelle allerdings
nicht durch die Automobilhersteller konsequent selbst entwickelt werden
[Benz08], so dass in der Fahrzeugentwicklung vielfach kommerziell verfugba-
re Reifenmodelle RMOD-K [Oert99], BRIT und FTire (CTire, DTire) [Gips06],
[Gips07] eingesetzt werden. Diese mussen durch umfangreiche Messungen
parametriert werden. Um den steigenden Komfortanforderungen begegnen zu
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1.2 Stand der Forschung

kénnen, werden bessere, schnell rechnende, leicht zu parametrierende Rei-
fenmodelle bendtigt [Gaut05], [Herk08], [Kind09].

1.2 Stand der Forschung

Zur Abbildung der Reifenschwingungen eignen sich im Frequenzbereich bis
ca. 100 Hz fur Mehrkdrper-Simulationen kommerziell verfiigbare Modelle wie
beispielsweise RMOD-K (elastisch gelagerter Kreisring bzw. Massepunkte,
die durch nichtlineare Federn-/Dampfer-Elemente gekoppelt sind) oder FTire
(Flexibler-Ring-Modell) [Benz08]. In dem anschlielenden, héheren Frequenz-
bereich werden Finite-Elemente-Modelle eingesetzt [Herk08], [Bekk10]. Finite-
Elemente-Modelle stehender und rollender Reifen werden in der Literatur viel-
fach vorgestellt. Koishi et al. [Kois98] und Shiraishi et al. [Shir00] nutzen die
explizite Zeitintegration zur Simulation des Reifenverhaltens bei Kurvenfahrt.
Zum gleichen Zweck dient Faria et al. [Fari92] sowie Olatunbosun [Olat04] die
implizite Zeitintegration. Ghoreishy [Ghor06] nutzt ebenfalls die implizite For-
mulierung, um Simulationen der Radlast-Einfederungs-Kennlinie und der Sei-
tenkraft-Rollgeschwindigkeits-Kennlinie mit Messergebnissen abzugleichen.
Kabe und Koishi [Kabe00] vergleichen die implizite und explizite Zeitintegra-
tion im Finite-Elemente-Programmsystem ABAQUS anhand der Simulation
von Kurvenfahrten. Bei Nutzung expliziter Zeitintegration muss der Reifen auf
dem gesamten Umfang gleichmaRig fein diskretisiert werden, was im Ver-
gleich zu impliziten Verfahren zu langeren Rechenzeiten fiihrt [Kabe00]. Die
Reifen werden entweder profillos [Fari92], [Kois98], [Kabe00], [Raok03],
[Olat04], [Raok07] oder mit umlaufenden Profilrippen [Raok03], [Ghor06] ab-
gebildet. Dabei umfassen die frihen Modelle [Kois98], [Raok03], [Olat04] bis
zu 7000 Elemente. Die Element- und somit die Freiheitsgradanzahl stieg mit
steigender Rechnerleistung weiter auf tber 10000 Elemente bei [Ghor06] und
auf 20500 Elemente bei [Raok07]. Brinkmeier [Brin07] berechnet die komple-
xe Strukturdynamik rollender Reifen in Finite-Elemente-Modellen mit bis zu
69000 Elementen. Die Rollbewegung bildet er durch eine relativkinematische
Beschreibung (implizite Zeitintegration) und den Bodenkontakt durch Dirichlet-
Randbedingungen auf die Kontaktknoten ab. Wheeler et al. [Whee05] unter-
suchen anhand eines Finite-Elemente-Modells eines stehenden, unbelasteten
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Reifens ohne Rad den Einfluss verschiedener Betriebsparameter auf die Lage
der Eigenfrequenzen. Auler bei einem nicht rotierend modellierten Reifen-
Radmodell in [Whee05] bleiben in diesen Finite-Elemente-Modellen die struk-
turdynamischen Eigenschaften von Rad und Hohlraum unbericksichtigt. Ra-
der werden in der Literatur fast ausschlief3lich als starr modelliert. Dazu wird
entweder die Definition einer starren Oberflache (Rigid-Surface) bzw. von
starren Elementen (Rigid-Elements) eingesetzt [Raok03], [Raok07] oder die
Knoten am Reifenwulst als raumfest angenommen [Olat04], [Ghor06],
[Brin07]. In beiden Fallen kdnnen die mechanische Nachgiebigkeit des Rades
und somit dessen Eigenschwingformen nicht abgebildet werden. Feng et al.
[Feng09] entwickelten ein ph&nomenologisches Modell zur Abbildung der
Hohlraumresonanzen, das die statische Abplattung des Reifens abbildet. Die
Kopplung mit der Reifenstruktur, aber nicht die Rotation, wird abgebildet.
Gunda et al. [Gund00] entwickeln ein modales Reifenmodell, das sie Uber
eine Struktur-Akustik-Kopplungsmatrix an ein Hohlraummodell koppeln. Der
abgebildete Reifen und das Fillmedium rotieren dabei nicht. Kindt [Kind09]
nutzt ebenfalls akustische Elemente, um die Hohlraumresonanz abzubilden.
Der dem Modell zugrunde liegende Querschnitt weicht stark von der durch
den Reifen bedingten Geometrie ab, auch wird die Rotation bei [Kind09] nicht
bericksichtigt. Die Finite-Elemente-Modelle rollender Reifen bendtigen bei
entsprechend feiner Diskretisierung lange Rechenzeiten im Bereich mehrerer
Tage [Brin07], obwohl Hohlraum und Rad nicht berticksichtigt werden. Ansat-
ze Hohlraum und/oder Rad in ein Reifenmodell einzubeziehen erfolgen bei
Modellen des nicht rollenden Reifens [Rich90], [Gund00], [Whee05], [Feng09],
wobei teilweise starke Vereinfachungen bei der Abbildung des Reifens getrof-
fen werden [Moli03], [Kind09]. Die langen Rechenzeiten solch gekoppelter
Modelle stehen im Widerspruch zu sich standig verkirzenden Entwicklungs-
zyklen in der Automobilindustrie.

In der Mathematik hat der Wunsch einen komplizierten Sachverhalt z.B. ei-
ne Funktion durch eine einfache Naherung auszudricken eine lange Ge-
schichte, wobei erste Ansatze auf Fourier (Approximation kontinuierlicher
Funktion durch Reihenentwicklung trigonometrischer Funktionen) zurtckge-
hen [Schi08]. In der linearen Algebra zeigen Lanczos (1950) und Arnoldi
(1951) jeweils Ansatze auf, eine Matrix durch eine Andere kleinerer Dimensi-
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on anzunahern [Schi08]. Mit fortschreitender Entwicklung von Rechnersyste-
men werden in den 1960er und 1970er Jahren zur Lésung des Eigenwert-
problems grof3 dimensionierter Modelle die heute bekannten linearen Reduk-
tionsmethoden [Hurt60], [Hurt65], [Guya65], [lron65], [Crai68], [MacN71],
[Rubi75], [Hint75] zunachst in der Luft- und Raumfahrttechnik entwickelt. lhr
Ziel ist die strukturmechanischen Eigenschaften des Ausgangsmodells, des
so genannten Vollmodells, im nach Anwendung der Methode reduzierten
(Substruktur-) Modell gentigend genau abzubilden. Dies geschieht zum Bei-
spiel durch Reduktion auf ausgewahlte physikalische und/oder generalisierte
Freiheitsgrade. Trotz der weiter steigenden Leistungsfahigkeit von Rechnern’
finden diese Methoden unvermindert Anwendung, da Finite-Elemente-Be-
rechnungen komplizierter Strukturen in den letzten 50 Jahren fortwahrend die
verfugbare Computer-Speicherkapazitat und Rechengeschwindigkeit tberstie-
gen [QuZ04], [Schi08]. Seit den 90er Jahren werden Reduktionsmethoden
und Substrukturtechniken aulRerdem eingesetzt, um flexible Kérper in MKS-
Modelle einzubinden [Walz05], [Kout09].

Im Bereich der Reifenmodellierung bilden auf ihre modalen Eigenschaften
reduzierte Reifenmodelle [KaoK87], [Manc98], [LeeS03], [Gaut05] eine Ubli-
che Lésung im Frequenzbereich bis etwa 300 Hz. Diese Modelle werden aus
einem Finite-Elemente-Modell [KaoK87], [Manc98], [Gaut05], [Lope07],
[Bell10] oder aus Messungen [Chen03] gewonnen. Derartige Modelle weisen
geringen Rechenaufwand auf und basieren auf der Annahme linearen
Schwingungsverhaltens um den Arbeitspunkt der statischen Einfederung des
Reifens unter Last [KaoK87], [Gaut05], [Geng07]. Um diese Modelle zu be-
dampfen, werden modale Dampfungen in experimentellen Modalanalysever-
suchen bestimmt und im Modell bertcksichtigt [Chen03], [Gaut05], [Bell10].

Bei Kombination eines solchen Modells mit einem Fahrzeugmodell und Ein-
leitung einer definierten Schwingungsanregung durch die Fahrbahnoberfla-
chentopographie, wird derzeit keine zufriedenstellende Ubereinstimmung zwi-
schen simuliertem und gemessenem Kdorperschall erreicht [Bell10]. In moda-
len Reifenmodellen bleibt die Reifen-Hohlraumresonanz, die nach Sakata et

" Nach Moore’s Gesetz verdoppeln sich Geschwindigkeit und Speicherkapazitat von Computern alle
18 Monate [Schi08]
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al. [Saka90] im Innengerauschspektrum durch zwei ausgepragte Peaks ge-
kennzeichnet ist und einen nennenswerten Anteil zum Fahrzeuginnenge-
rausch liefert [Bekk10] unberiicksichtigt. Bei [Gund00] und [Bell10] wird nur
der stehende Zustand des Hohlraums in das Modell eingeschlossen. Weiter-
hin werden bisher die strukturdynamischen Eigenschaften des Rades nicht in
das Modell mit einbezogen, obwohl aus experimentellen Untersuchungen
[Whee05] der Einfluss der Radnachgiebigkeit auf niederfrequente, durch gro-
Re globale Bewegungen gekennzeichnete Reifen-Eigenfrequenzen bekannt
ist. Erst in einem neueren Ansatz in [Lope07] wird der Einfluss von Rollen in
ein modales Modell einer stark vereinfachten Reifenstruktur mit einbezogen.
Lopez et al. [LopeQ7] berechnen damit das Aufspalten der Reifen-Eigenfre-
quenzen mit zunehmender Rotationsgeschwindigkeit, was nach [Endo84],
[Huan87a], [Huan87b], [Nack00] und [KindQ9] fir einen elastisch gebetteten
rotierenden Kreisring zwar zu erwarten ist, bei Prufstands- und Fahrversuchen
experimentell jedoch nicht belegt werden kann [Kind09], [Zell09]. In [KaoK87]
bzw. [Gaut05] wird an sieben bis neun Knotenpunkten auf der Mittellinie des
Reifenlatsches eine vertikale Fusspunktanregung aufgebracht, die Validierung
erfolgt anhand berechneter und gemessener Achsbeschleunigung bzw. Uber-
tragungsfunktionen im Frequenzbereich bis 100 bzw. 200 Hz. Lee et al.
[LeeS03] beschreiben die vertikale Anregung an sieben bis dreizehn Punkten
entlang der Latschmittellinie mittels der spektralen Dichtefunktion des Hohen-
profils einer vermessenen Fahrbahntextur. Diese Verschiebungsanregung
muss skaliert und mit einem Phasenbezug in Langsrichtung entsprechend der
Rollgeschwindigkeit aufgebracht werden, um die Reifenantworten nicht zu
Uberschatzen [LeeS03]. Die Skalierung wird nicht naher erlautert. In [Lope07]
wird die vereinfachte Reifenstruktur an einem Punkt angeregt. Wie bei
[Lope07] wird in [Gund00], [Bell10] die Ubertragungsfunktion des reduzierten
Modells bis 300 Hz berechnet, wobei die Anzahl und Auswahl der Anre-
gungspunkte nicht beschrieben werden und in beiden Literaturstellen keine
Validierung erfolgt. In [Manc98] wird das reduzierte Reifenmodell in eine
Mehrkérper-Simulationssoftware importiert und dort mit einem Birstenmodell
verbunden, um die Langskraftverteilung abzubilden. Anhand der fur das Fini-
te-Elemente-Modell berechneten Eigenfrequenzen wird die Giltigkeit des re-
duzierten Modells im Frequenzbereich unterhalb 160 Hz aufgezeigt.
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Gagliano et al. [Gagl09] stellen ein Reifenmodell basierend auf am stehenden
Reifen gemessenen Ubertragungsfunktionen vor. Zur Anregung des Modells
in drei Raumrichtungen dient ein Punkt im Latsch. Die Anregungsfunktion wird
durch Messung der Radtragerbeschleunigungen am fahrenden Fahrzeug und
inverser Riickrechnung mittels der Reifen- und Fahrzeugiibertragungsfunktio-
nen bestimmt [Gagl09], so dass sie nicht unabhangig von Reifen und Fahr-
zeug ist. Dies ist den unterschiedlichen Bedingungen im Fahrversuch und bei
Bestimmung der Ubertragungsfunktionen geschuldet (Rotation des Reifens
wird nicht ber(cksichtigt, vgl. Abschnitt 2.1.1).

1.3 Zielsetzung

Dem Trend der Entwicklungszeitverkirzung durch Versuchszeiteinsparung
und frihem Einsatz von numerischen Simulationsmethoden in der Gesamt-
fahrzeug-NVH-Entwicklung folgend wird in dieser Forschungsarbeit die Vo-
raussetzung geschaffen, den Einfluss von Radfuhrungskomponenten (z.B.
Lagern, Dampfern) auf die Ubertragungseigenschaften von Kérperschall tiber
das Fahrwerk in den Fahrzeugaufbau abzubilden. Dazu wird ein Rollge-
rausch-Reifenmodell im Frequenzbereich bis 300 Hz entwickelt, das mit dem
numerischen Modell des Gesamtfahrzeugs verbunden werden kann. Gegen-
Uber vorherigen Ansatzen werden in dieser Arbeit sowohl Reifen und Hohl-
raum als auch das flexible Rad rotierend abgebildet. Fiir dieses Modell wird
ein Anregungsmodell bendtigt, das die abrollbedingte Schwingungsanregung
des Reifens durch Stralenunebenheiten abbilden kann, um die Simulation
der Rollgerduschanregungen zu ermdglichen. Erstmals wird in dieser Arbeit
neben der Vertikalanregung auch die Anregung des Reifens in der Fahrzeug-
langsrichtung durch raue Fahrbahnen bertcksichtigt. Fir Reifen und fahr-
bahnbedingte Anregung wird eine Standardkonfiguration gewahlt, so dass
zunachst nur ein Reifentyp und eine Stral3enoberflache im Betriebszustand
des freien Rollens bei Geradeausfahrt sowohl experimentell als auch nume-
risch untersucht werden.

Da das gekoppelte System Reifen-Hohlraum-Rad eine komplizierte Struk-
turdynamik aufweist und im Rollzustand innerhalb eines komplexen Kontakt-
zustandes mit der rauen Fahrbahn, interagiert, werden zunachst die Subsys-
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teme einzeln beschrieben und analysiert (Abschnitt 2). Durch eine experimen-
telle Modalanalyse am Reifen-Hohlraum-Rad-System werden die Schwing-
formen des stehenden Systems im Frequenzbereich bis 300 Hz, die haupt-
sachlich durch die Deformation eines der Subsysteme bestimmt werden,
sichtbar gemacht (Abschnitt 3.1). Der Einfluss der Betriebsbedingungen (Fuill-
druck, Radlast und Fullgas) auf die Systemdynamik wird ermittelt. Der Ein-
fluss der Rollbewegung auf einzelne Resonanzen des Systems wird durch
Versuche am Reifen-Innentrommel-Prifstand (IPS) des Instituts flr Fahrzeug-
systemtechnik (FAST) untersucht (Abschnitt 3.2). Dabei dient die Kenntnis der
Schwingformen aus der experimentellen Modalanalyse der Analyse von Be-
triebsbedingungseinflissen (Fulldruck, Radlast, Fullgas, Fahrbahntextur, Roll-
geschwindigkeit) auf die an der Radnabe gemessenen Kraftspekiren. Die
Wechselwirkung zwischen dem System Reifen-Hohlraum-Rad und der Rad-
fuhrung wird im Prifstandsversuch durch Variation der mechanischen Ein-
gangsimpedanz durch Modifikationen an der verwendeten, sogenannten
Kraftschluss-Radfuihrung des IPS untersucht (Abschnitt 3.3).

Im Stand der Forschung (Abschnitt 1.2) wurde aufgezeigt, dass detaillierte
Finite-Elemente-Modelle die durch Kopplung der Teilsystems Reifen, Hohl-
raum, Rad auftretenden Wechselwirkungen zumindest im nicht rollenden Zu-
stand abbilden kénnen. Zum Aufbau eines solchen Finite-Elemente-Modells
wird eine genaue Beschreibung des Reifenaufbaus einschlief3lich der komple-
xen Eigenschaften der Elastomermaterialien (vgl. Abschnitt 2.1.1) bendtigt.
Hierbei muss auf die Angaben des Reifenherstellers vertraut werden, jedoch
ermoglicht dies die Abbildung der Reifeneigenschwingungen im interessieren-
den Frequenzbereich und eine Verringerung des Parametrierungsaufwandes
gegeniiber kommerziellen Reifenmodellen. Weiterhin kénnen derartige Model-
le fur weitere Berechnungen wie Luftschallabstrahlung, Rollwiderstand oder
Abriebverhalten genutzt werden [Bekk10]. Die langen Rechenzeiten grof3 di-
mensionierter Finite-Elemente-Modelle stehen im Widerspruch zu sich stéandig
verklirzenden Entwicklungszeiten. Um die Nutzbarkeit des Modells bei Fahr-
zeugherstellern zu gewabhrleisten, wird in einem kommerziellen Programmsys-
tem ein Finite-Elemente-Reifenmodell aufgebaut (Abschnitt 4.2.1) und zu
einer im interessierenden Frequenzbereich gultigen Substruktur reduziert. Da
die Hohlraumresonanz einen deutlichen Einfluss auf den Gerauschkomfort
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hat, wird die Reifenstruktur-Hohlraum-Kopplung aufbauend auf den Erkennt-
nissen aus der experimentellen Untersuchung in dem zu entwickelnden Finite-
Elemente-Modell berlicksichtigt (Abschnitt 4.2.2). Da die tieffrequenten Rad-
eigenschwingungen in den Frequenzbereich unterhalb 300 Hz und in unglns-
tigen Fallen in der Nahe der Hohlraumresonanz fallen, wird die Strukturdyna-
mik des Rades sowie die Kopplung zu Reifen und Hohlraum in das Finite-
Elemente-Modell mit einbezogen (Abschnitt 4.2.3). Wie in Abschnitt 1.2 dar-
gestellt, wird die Rotation des Reifens, des Hohlraummediums und des Rades
in bisherigen in ihrer Dimension reduzierten (Substruktur-) Modellen nicht ab-
gebildet. Es wird analysiert, in wie weit rotatorische Effekte, sowie die Reifen-
struktur-Hohlraum-Kopplung und die Reifenstruktur-Rad-Kopplung in reduzier-
ten Modellen abgebildet werden kénnen (Abschnitte 4.2.5, 4.2.6, 4.2.7, 4.2.8).
Somit erfolgt insgesamt eine Weiterentwicklung der heute Ublichen Substruk-
tur-Modelle des Gesamtrades unter Berucksichtigung der in der praktischen
Anwendung erforderlichen Genauigkeit.

Zur Abbildung der fahrbahnbedingten Anregung des Reifens wird der Kon-
takt des Reifens mit der Fahrbahntextur in vertikaler und horizontaler Richtung
untersucht. Es ist bekannt, dass der Reifen nur auf den Asperitaten der Fahr-
bahnoberflache aufsteht [Brin07], [Beck08], [Gaeb09], [Kind09]. Der Eindring-
vorgang wird neben der Fahrbahntextur durch die viskoelastischen Material-
eigenschaften des Laufstreifengummis, die Biegesteifigkeit des Reifenauf-
baus, die Gestaltung des Reifenprofils, die Rollgeschwindigkeit und die Be-
triebsbedingungen (Temperatur, Radlast und Fulldruck) beeinflusst. In ho-
rizontaler Richtung werden die Reifenprofilelemente durch den Abrollvorgang
deformiert. Diese Deformation wird durch die genannten Einflussgrof3en, so-
wie durch den Reibwert der Fahrbahn beeinflusst [Bach98], [Ludw98],
[Bach99], [Fach00], [Koeh02]. Somit ergeben sich raumlich unterschiedliche
Deformationsvorgange in allen drei Raumrichtungen, die vertikale und hori-
zontale Kréafte in der Reifenaufstandsflache bewirken. Um diese Anregungs-
anteile zu quantifizieren und raumlich zuzuordnen, werden zunachst die bei
den Versuchen am IPS verwendete Fahrbahntextur hochauflésend vermes-
sen und anschlielend im statischen Versuch die Kontaktdriicke in vertikaler
Richtung auf einer unebenen Fahrbahn bestimmt (vgl. Abschnitt 3.4). Weiter-
hin werden durch eine steindhnliche sensierende Fahrbahnunebenheit die
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Kontaktkrafte in allen drei Raumrichtungen dynamisch erfasst, wobei der Kon-
taktzustand durch weitere Unebenheiten an den Zustand auf rauen Fahrbah-
nen angenahert wird (vgl. Abschnitt 3.5). Anhand der Radnabenkrafte wird bei
Reifenversuchen auf Fahrbahnen mit verringertem Reibwert die Bedeutung
der Langsauslenkung der Profilelemente fir die Schwingungsanregung des
Reifens aufgezeigt. Ziel ist es aus den Erkenntnissen der experimentellen
Analyse ein moglichst einfaches Anregungsmodell zu entwickeln, das die
Fahrbahntextur als EingangsgroRe hat und die experimentell ermittelten
Kraftverldufe bei Uberrollung einer oder mehreren Unebenheiten abbilden
kann (Abschnitt 4.3).

Um die experimentell analysierten Wechselwirkungen zwischen dem Sys-
tem Reifen-Hohlraum-Rad und der Radfiihrung in der Simulation zu approxi-
mieren, wird ein Finite-Elemente-Modell der Kraftschluss-Radftihrung entwi-
ckelt. Durch experimentelle Modalanalyse wird dessen Glltigkeit aufgezeigt
(Abschnitte 3.3.1, 3.3.2, 4.2.4). Um das zu entwickelnde Substrukturmodell zu
validieren, wird dieses an das Kraftschluss-Radfiihrungsmodell angebunden.
Die modellierte Anregung wird aufgebracht und der Modellierungsprozess va-
lidiert sowie bewertet (Abschnitte 5.2, 5.1, 5.3), dabei wird der Einfluss uber-
lagerter Stérungen z.B. durch Reifen-Ungleichférmigkeiten abgeschatzt.
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Das System aus Reifen, Hohlraum und Rad, das von der Fahrbahn angeregt
wird und an eine Radflihrung angebunden ist, stellt ein kompliziertes Schwin-
gungssystem dar. Der Aufbau und die Materialien der Teilsysteme werden in
den Abschnitten 2.1 bis 2.5 zunéchst einzeln beschrieben und analysiert. In
Abschnitt 2.6 wird der Einfluss der Teilsysteme auf die Strukturdynamik des
Gesamtsystems beschrieben. Das Gesamtsystem kann prinzipiell unendlich
viele Eigenformen ausbilden. Im Frequenzbereich bis 300 Hz werden ca. 50
Eigenformen fir das Komplettmodell Reifen-Hohlraum-Rad (Abschnitt 4.2.8)
berechnet, wobei einige hauptsachlich durch die Deformationen eines der
Teilsysteme gekennzeichnet sind. Andere Eigenformen werden aufgrund der
Kopplung der Teilsysteme durch die Deformationen mehrerer Teilsysteme be-
stimmt. Zur Analyse der Strukturdynamik sind eine einheitliche Bezeichnung
der Eigenformen und die Kenntnis der Einflussfaktoren auf die Eigenfrequen-
zen unabdingbar. Sie werden fiir jedes Teilsystem gesondert erlautert.

2.1 Luftreifen

2.1.1 Aufbau und Materialien

Das Rad als eine der grundlegendsten Erfindungen der Menschheit wurde,
als Holzkonstruktion ausgefihrt, bereits 2700 v. Chr. genutzt [Hei308]. Bereits
zu dieser Zeit wird versucht, die verschleiRintensive Holzkonstruktion am au-
Reren der Fahrbahn zugewandten Rand zu ummanteln [Sand02]. Die Eisen-
ummantelung von Kutschenradern, genannt ,Reifen”, war im Zusammenspiel
mit steinbepflasterten Fahrbahnen vor Einfihrung motorisierter Fahrzeuge in
urbanen Gegenden die Hauptgerauschquelle. Friihe Pioniere der Reifenent-
wicklung strebten also danach den Eisen-Reifen leiser zu gestalten [Sand02].
Thomson erhielt bereits 1845 ein Patent fur eine am Rad befestigte, mit kom-
primierter Luft geflllte Ringstruktur, deren gerauschreduzierende Wirkung er
als Hauptvorteil seiner Erfindung herausstellte [Zell09]. Sein Produkt kam, im
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Gegensatz zu der Erfindung Dunlops 1888, nie zu nennenswerter Anwendung
[HeiR08]. Dieser erfand einen luftgefiillten Reifen, dessen Hauptaufgabe es
war dem Fahrzeug guten Fahrkomfort zu bieten. Das Fahrzeug sollte auf ei-
ner Luftfeder laufen, die die ungefederten Massen abfedern und kleine Un-
ebenheiten der Fahrbahn umhllen kann [Sand02], [Zell09].

Im Fahrbetrieb kommt dem zur Komfortverbesserung und Gerauschredu-
zierung entwickelten Luftreifen besondere Bedeutung zu. Durch die Interakti-
on mit der Fahrbahn werden Krafte ibertragen, die fiir die Kontrolle der Fahr-
zeugbewegungen unerlasslich sind. Nach [Reim88] sind die Hauptanforde-
rungen an Luftreifen

e Fahrsicherheit (Stabilitat, Nassbremsen, Durchschlagsicherheit),

e Handling (Kurvenfestigkeit, Reibungskoeffizient bei unterschiedlichen
Betriebsbedingungen),

e Komfort (Federung, Dampfung, Gleichférmigkeit, Geradusch, Lenk-
aufwand),

e Effizienz (Rollwiderstand, Gewicht, Kosten, Abrieb) und
e Umweltvertraglichkeit (Schallabstrahlung, Recyclingfahigkeit).

Aus der parallelen Bericksichtigung diese Anforderungen im Entwicklungs-
prozess eines Reifens resultiert der komplexe Aufbau heutiger (Radial-) Rei-
fen (vgl. Abbildung 2.1).

Um Unebenheiten zu umhillen, gentigend Steifigkeit zur Ausbildung groRRer
Krafte zu bieten und eine ebene Reifen-Fahrbahn-Kontaktflache aus der zy-
lindrischen Form zu bilden, wird eine Karkassstruktur in den Reifen eingebun-
den. Diese besteht hauptsachlich aus Kordlagen, die radial ausgerichtet zwi-
schen den Wulstkernen Nr. 8) liegen und in Elastomermischungen eingebettet
werden. Am Reifenful werden die Enden der Kordlagen um die Wulstkerne
gewickelt, so dass sie durch die Verankerung am Reifenfuld zusatzliche Ver-
steifung fur die untere Seitenwandregion Nr. 6) bieten. Stahldrahte zusammen
mit den gefalteten Enden der Kordlagen und dem Waulstflller Nr. 7) bilden den
Woulst. Dieser muss eine starke Reibverbindung zur Felge bilden, so dass
Antriebs- und Bremskrafte auf den Reifen (bertragen werden konnen. Bei
schlauchlosen Reifen muss der Wulst zusatzlich hermetisch gegen die Felge
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abdichten. Die innere Auskleidung (Innenseele) Nr. 5) dient ebenfalls der Ab-
dichtung. Die Karkasse wird haufig aus einer Schicht Viskose- oder Nylonkord
Nr. 4) aufgebaut. Auf den radialen Kordlagen liegt ein Gdrtel Nr. 3) aus Kor-
den, der zwei oder mehr Lagen umfasst. Diese Lagen werden wechselseitig in
einem Winkel zwischen 15 und 25° relativ zur Ebene des Reifenzentrums an-
geordnet. Fir PKW-Reifen werden diese Giirtellagen aus Stahlkorden oder
einer Kombination aus Stahl-, Viskose- und Nylonkorden hergestellt. Auf den
Gurtellagen liegen Decklagen Nr. 2) aus Nylon. Die Profilschicht Nr. 1) bildet
den Kontakt zwischen Reifen und Strale und halt diesen aufrecht. Darlber
hinaus bietet diese Lage Schutz fur Karkass- und Gurtelschichten [Reim88].

Profil
Deckelagen
Stahlgurtellagen
Textile Kordlagen

Seitenwande
Wulstfuller
Wulstkerne

1)
2)
3)
4)
5) Innere Auskleidung
6)
7)
8)
9) Wulstverstarkung

]

8)
Abbildung 2.1:  Exemplarischer Aufbau eines PKW-Reifen, ahnlich [Gips06], zitiert nach
[Herk08].

Der komplizierte Reifenaufbau bedingt einen mehrstufigen Herstellprozess
[Reim88]. Variationen der Dicke und der Steifigkeit der einzelnen Komponen-
ten fihren zu Irregularitdten auf dem Umfang [Reim01]. Nach der Herstellung
kénnen UnregelmaRigkeiten durch den Fahrbetrieb oder die Montage des
Reifens auf der Felge entstehen [Mich05k], [Leis09]. Ublicherweise werden
Massen-, Steifigkeits- und Konturungleichférmigkeiten unterschieden, die
beim Rollen Unwucht sowie Radial-, Tangential- und Lateralkraftschwankun-
gen in der Radmitte bewirken [Reim01], [Mich05k], [GuMc09]. Auf vergleichs-
weise ebenen Fahrbahnen kénnen diese Kraftschwankungen nicht ausrei-
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2 Systembeschreibung und -analyse

chen, um die Haftreibung des Dampfers sowie in den Gelenken der Radflih-
rung zu Uberwinden [Reim01]. Die Kraftschwankungen sind als Vibrationen im
Fahrzeugboden, Lenkrad und Sitz spurbar [Mich05k], besonders wenn diese
die Vorderrader zu gegenphasigen Schwingungen in Langsrichtung oder die
vertikale Achsresonanzen anregen [GuMc09]. Werden den Reifenungleich-
férmigkeiten die Ungleichférmigkeiten rauer Fahrbahnoberflachen Uberlagert,
wird die Haftreibung des Dampfers Uberwunden [Reim01]. Die Reifenun-
gleichférmigkeiten werden, wenn die Anregungsfrequenz oberhalb der Achs-
resonanz liegt, gedammt. Leister [Leis09] betrachtet das System Reifen-Rad-
fuhrung-Fahrzeug als periodisch von au3en angeregt, wobei die Radfrequenz
die Erregerfrequenz darstellt. Allgemein erzeugen die ersten drei Radordnun-
gen die bedeutendsten Anregungsamplituden [Leis09], [GuMc09], beispiels-
weise werden Lenkradvibrationen durch die erste Ordnung der Ungleichfor-
migkeit im Frequenzbereich zwischen 10 und 25 Hz angeregt [Boul05].

Der in Abbildung 2.2 schematisch dargestellte Reifenquerschnitt zeigt ne-
ben den Abmalfien Profilband, Reifenschulter und Seitenwand. Das ringférmi-
ge, durch Reifen und Radfelge eingeschlossene Gasvolumen, wird innerhalb
dieser Arbeit als Hohlraum bezeichnet (vgl. Abschnitt 2.2). Ublicherweise
dient komprimierte Luft in PKW-Reifen als Fullmedium, die die nétige Struk-
tursteifigkeit fur die Reifen-Rad-Kombination bereitstellt. Der innerhalb dieser
Forschungsarbeit zum Einsatz kommende Reifen hat die ReifengroRe 255/45
R18. Dabei gibt ,255" die Reifenbreite, ,45 das Querschnittshdhe- zu Breite-
verhaltnis H/W in % und ,R" die Ausfliihrung des Reifens ,radial“ an. Der Rad-
durchmesser wird zu 18 in Zoll angegeben. Der Groflenangabe folgen Ubli-
cherweise der Lastindex und der Geschwindigkeitsindex [ETRTO].

Reifenmaterialien

Mehr als 200 Rohmaterialien tragen zur Komplexitat der Konstruktion Reifen
bei. Neben den verstarkenden Kordlagen aus Stahl, Viskose oder Nylon be-
stehen heutige PKW-Reifen aus verschiedenen Elastomermischungen, die je-
weils gezielt fir eine bestimmt Region des Reifens ausgelegt werden. Im We-
sentlichen verleihen Polymere (Natur-Kautschuk, Polybutadien-Kautschuk,
Styrol-Butadien-Copolymerisat, Butyl-Kautschuk [Reim88], [Mich05r]), Vulka-
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2.1 Luftreifen

nisationszusatze (Schwefel, Beschleuniger, Zinkoxid) und Verstarkerfillstoffe
(RuRe, Silika/Kieselsaure) den Elastomerverbindungen ihre typischen visko-
elastischen Eigenschaften.

Reifenbreite W

F’rofillband

Schulter

Seiten-| Querschnitts-

Hohlraum/Full- -
wand | héhe H

medium

Felgendurch-
messer

Abbildung 2.2:  Schematische Darstellung des Reifenquerschnitts.

Viskoelastische Eigenschaften

Durch die Bezeichnung ,Viskoelastizitat* wird die Auspragung des mechani-
schen Verhaltens von Polymeren (Schmelzen und Festkérpern) beschrieben.
Sie weisen sowohl viskoses, als auch elastisches Verhalten auf. Gekenn-
zeichnet ist dieses durch temperatur-, frequenz- (komplexe dynamische Mo-
duln) und zeitabhangiges (Kriechen und Relaxation) Antwortverhalten auf Be-
lastung. Ferner werden Entfestigungsvorgdnge wahrend der ersten Zyklen
einer Belastungsgeschichte und amplitudenabhangige Entfestigungseffekte
bei ruigefillten Elastomeren beobachtet.

Zum Verstandnis der komplexen viskoelastischen Eigenschaften wird hier
die grundlegende Modellvorstellung molekularen Bewegungsverhaltens von
Makromolekulen in polymeren Netzwerken kurz wiedergegeben. Das komple-
xe Materialverhalten realen Gummis kann damit naherungsweise beschrieben
werden [Gehm81], [Hein97]. Polymere bestehen aus langen Molekulketten,
zusammengesetzt aus einzelnen Monomeren, wie z.B. -CH2-CH=CH-CH2- im
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2 Systembeschreibung und -analyse

cis-Polybutadien. Diese Molekiile sind aufgrund von Rotation an den Einfach-
bindungen (-) flexibel. Sie nehmen temperaturabhangig statistisch verteilte
Konformationen an. Die Konfigurationen sind im thermodynamischen Gleich-
gewicht verknault, so dass bei Anliegen einer mechanischen Spannung, so-
fern die Wechselwirkung mit den Nachbarketten (C-Atome mit Quervernet-
zungsbindungen, Verschlaufung) nicht zu stark ist, die Entflechtung und Aus-
richtung der Ketten beginnt [Gehm81]. Ohne Quervernetzung und Verschlau-
fung koénnten die Ketten ungehindert aneinander vorbeilaufen, wirden nur
durch die innere Reibung (Viskositat) verzdgert. Durch Schwefel oder andere
Vulkanisationszusatze werden wahrend der Vulkanisation (unter Temperatur-
und Druckanstieg) zufallig verteilte Schwefelbriicken (feste chemische Bin-
dungen, sogenannte ,Knoten®) zwischen den Polymer-Molekilketten gebildet,
die eine Netzwerkstruktur ausbilden und hiermit das vollstandige Auseinan-
derlaufen der Ketten unter Zugbelastung verhindern. Dem Gummi werden
Festigkeit und Elastizitat verliehen [Gehm81].

Mit der Entflechtung und Ausrichtung der Ketten in Richtung der anliegen-
den Spannung wird lediglich die Verteilung der Bindungswinkel geandert,
wobei die Bindungsenergien zwischen den Atomen im undeformierten wie im
gedehnten Zustand gleich bleiben. Mit der zunehmenden Ordnung der Ketten
geht eine Abnahme der Entropie einher, die freie Enthalpie wird erhéht. Nach
Entlastung streben die Makromolekule nach der im 2. Hauptsatz der Ther-
modynamik definierten Entropiemaximierung. Das Verhalten wird als Entro-
pieelastizitat bezeichnet [Gehm81]. Bei rein elastischen Festkdrpern werden
im Gegensatz dazu bei Anliegen einer mechanischen Spannung die Atomab-
stdnde und Bindungswinkel vergrofert und somit die Innere Energie des Sys-
tems erhoht. Das Verhalten wird als Energieelastizitdt bezeichnet [Popo09].
Nach dem 1. Hauptsatz der Thermodynamik kann die Innere Energie bei
Wegnahme der Spannung vollstdndig zurlickgewonnen werden. Auf kleine
Verformungen beschrankt ist der Dehnungsversuch mechanisch und thermo-
dynamisch reversibel.

Hohere Verschleil3- und Rissbildungsresistenz, damit héhere Abriebfestig-
keit des Polymers wird durch Zugabe von Flillstoffen erreicht. Die Fllstoffpar-
tikel erscheinen im Gummi in ihrer kleinsten moéglichen Einheit als kettenarti-
ge, verzweigte Aggregate [Donn05]. Auf groReren Langenskalen ergeben sich
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bei genitigend hoher Flllstoffkonzentration Fullstoffcluster aus Agglomeratio-
nen von Aggregaten. Dieses Netzwerk hat eine geringere mechanische Sta-
bilitat als die Aggregate, so dass es unter mechanischer Belastung in kleine-
re Untereinheiten aufbricht [Hein97]. Das Flullstoffnetzwerk verbindet sich
mit dem Elastomernetzwerk und bildet somit Strukturen aus, die im Bereich
kleiner Dehnungen einen zusatzlichen Verfestigungseffekt bewirken. Die
erzielte Materialsteifigkeit ermdglicht dem Zielprodukt Reifen praziseres
Fahrverhalten.

Temperaturabhéngigkeit

Belastungsfrequenz und Materialtemperatur Gben auf Elastomere gegenlaufi-
ge Effekte aus, was sich in steifem, sprodem, glasahnlichem Verhalten bei
tiefen Temperaturen aullert. Dasselbe Material verhalt sich bei hohen Tempe-
raturen bzw. tiefen Frequenzen flexibel und elastisch, der Modul nimmt kleine
Werte an. In Abbildung 2.3 a) ist die beschriebene Temperaturabhangigkeit
von Elastomeren schematisch dargestellt. Mit fallender Temperatur nehmen
die Wechselwirkungen zwischen den Ketten zu, es bilden sich Sekundarbin-
dungen (z.B. van-der-Waals’sche) zwischen den Nebengruppen aus. Der flr
Gummi typisch niedrige Elastizitdtsmodul im Bereich 3) um ca. 1 bis 10 Mpa
[Popo09] und die hohe Deformierbarkeit existieren nicht mehr. Mit dem Uber-
gang in Bereich 2) zu 1) verhalten sich Elastomere zunehmend sproder. Die
Gleichwertigkeit von Temperatur- und Zeiteinfluss auf die dynamischen Elas-
tomereigenschaften wird als Zeit-Temperatur-Superpositions-Prinzip bezeich-
net. Im frequenzabhangigen Verlauf des Elastizitdtsmoduls finden sich die
gleichen drei Bereiche wie im temperaturabhangigen Graphen (Abbildung 2.3
b)), was bei der messtechnischen Bestimmung der hochfrequenten Material-
eigenschaften von Elastomeren genutzt werden kann, wenn anstelle dessen
bei tiefen Temperaturen gemessen wird.

Die Frequenz-Temperatur-Beziehung wird durch das William-Landel-Ferry-
Gesetz (WLF) beschrieben, wonach der Effekt einer Temperaturanderung auf
die viskoelastischen Eigenschaften die Multiplikation der Frequenzskala mit
einem Verschiebungsfaktor ist [Will55]. Die Multiplikation einer Kurve mit einer
Konstanten in logarithmischer Auftragung resultiert in einer Verschiebung a,

17



2 Systembeschreibung und -analyse

der Kurve (vgl. Abbildung 2.4 a)). Die Temperaturabhangigkeit von a; wird
durch die WLF-Gleichung beschrieben [Will55]

c \T'-T.

IOg(aT)— ]( .\) (21)
,+T-T,

mit T der Temperatur des viskoelastischen Stoffes,

der Bezugstemperatur, meist um ca. 50 K Uber der Einfriertemperatur
des viskoelastischen Stoffes liegend [Kram94] und

¢,  den Koeffizienten.

a) b)

— —~
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Abbildung 2.3:  Schematische Darstellung a) der Temperaturabhangigkeit des Elastizitats-
moduls und b) der Frequenzabhangigkeit des Elastizitdtsmoduls von Elastomeren.
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Abbildung 2.4:  Schematische Darstellung a) des Verlustmoduls in Abhangigkeit der Fre-
quenz fur zwei Temperaturen T und Ts, wobei T>Ts und b) des Mullins-Effekts
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Die Koeffizienten ¢, und ¢, hangen von der Wahl der Bezugstemperatur und
dem Polymer ab. Obwohl diese fir das Polymer individuell ermittelt werden
sollten, kdnnen als N&herung ¢, =886 und c¢,=102 eingesetzt werden
[Kram94]. Die WLF-Gleichung behalt ihre Gliltigkeit fir sogenannte thermo-
rheologisch einfache Materialien, die linear-viskoelastische Eigenschaften auf-
weisen. Damit gilt sie nicht mehr fir Gummi mit hohem Fillstoffanteil.

Die Temperaturabhangigkeit der viskoelastischen Materialien im Reifen ist
in dieser Arbeit nicht Gegenstand der Modellierung. Fir die Analyse und In-
terpretation von Versuchsergebnissen muss sie berlcksichtigt werden, wenn
die Umgebungsbedingungen bei Versuchen nicht exakt gesteuert werden
kénnen (vgl. Abschnitt 3.2.7).

Komplexe frequenzabhédngige dynamische Moduln

Wird ein gummielastischer Korper einer einachsigen, harmonisch mit der Zeit
variierenden Scherdeformation #(¢) (definiert als Tangens des Winkels um
den der Korper deformiert wird, vgl. Abbildung 2.5) unterzogen,

7(t)=y, sin(w?) (2.2)
mit 7o der Deformationsamplitude und

@ der Kreisfrequenz

wird die resultierende Spannung o+ (definiert als tangentiale Kraft je Einheits-
flache) nach dem Einschwingvorgang

o(t)=c,sin( w1 +5) (2.3)

mit o, der Spannungsamplitude und
o dem Phasenwinkel

ebenfalls harmonisch mit der gleichen Kreisfrequenz «
w=2rf (2.4)

mit f derFrequenz
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2 Systembeschreibung und -analyse

zeitlich variieren. Dabei eilt sie der Deformation um den positiven Phasenwin-
kel & voraus, der als Verlustwinkel bekannt ist [Kram94]. Als Ursache fir die

Phasenverschiebung werden molekulare Reibungsprozesse (Polymer-Poly-
mer-Reibung) gesehen, die eine Umwandlung von innerer Bewegungsenergie
in Warmeenergie bewirken [Hein97].

Wird die Spannung in eine Komponente in Phase mit der Dehnung und ei-
ne zweite Komponente 90° aufler Phase zerlegt, kann die Gesamtspan-
nungsantwort als

ol(t)=7,[G'(@)sin(wt)+G"(o)cos(w?)] (2.5)

mit  G'(w),G"(@) den Schubmoduln

geschrieben werden. Der Speichermodul G'(w) ist ein MaR fiir die elastische
Energie, die wahrend der zyklischen Deformation gespeichert und zurtckge-
wonnen wird. Der Verlustmodul G"(o) ist ein MaR fiir die als Warme dissipier-

te Energie. Je groRer der Verlustmodul G'"(w) im Vergleich zum Speichermo-
dul G'(») wird, umso mehr Verlustenergie wird im Material erzeugt. Dieser

Verlust wird oft als Materialdampfung bezeichnet und kann bei Auftragung von
Spannung Uber Dehnung wie in Abbildung 2.5 als die Flache innerhalb der
Hystereseschleife identifiziert werden [Gehm81]. Das Verhaltnis

GyG,:tané (2.6)

gibt den Tangens des Verlustwinkels ¢ wieder und beschreibt die Material-
dampfungseigenschaft in Relation zur Materialsteifigkeit. Der komplexe dy-
namische Modul G* wird durch

G*=G+iG" @7

mit G* dem komplexen dynamischen Modul

erhalten. Der komplexe Young-Modul kann fir harmonisch zeitlich variierende
Zugdeformation vergleichbar hergeleitet werden [Kram94].

Die dynamischen Moduln und der Verlustwinkel hangen von der Frequenz
ab. Fur niedrige Frequenzen wird sich der Speichermodul ¢' dem Gleichge-
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2.1 Luftreifen

wichtsmodul G, annahern und der Verlustmodul G' wird sehr klein (vgl. Ab-

bildung 2.3). Fir harmonisch mit niedriger Frequenz variierende Deformatio-
nen verhalt sich der Gummi nahezu ideal elastisch. Mit steigender Frequenz
wachsen sowohl G" als auch G' an, bis sie nahezu gleiche GréRenordnung
besitzen. Dieser Frequenzbereich wird gegeniber der gummiartigen Region
(Bereiches 1), Abbildung 2.3) fiir niedrige Deformationsfrequenzen als Uber-
gangsregion (Bereich 2)) bezeichnet. In diesem Bereich wird der Tangens des
Verlustwinkels maximal. Mit weiter steigender Frequenz wird die Glasregion
(Bereich 3)) erreicht. Das Gummimaterial verhalt sich in diesem Frequenzbe-
reich sprode. Es finden keine strukturellen Neuanordnungen der Polymerket-
ten innerhalb der Schwingungsperiode statt. Der Speichermodul erreicht

;J——- § i T ' ! LN
Dehnung
----- Spannung

K

G*=G +iG"
=
o Zl A Hyst = m G“VZO
jou I
o
2 <]
&
Q . c,*‘\
@ 6~ G"y
G'y

Dehnungy

Abbildung 2.5:  a) Phasenverschiebung zwischen Spannung und Dehnung bei Anliegen
einer harmonisch variierenden Schubkraft, ahnlich [Gehm81], [Kram94]; b) Hysterese-
schleife mit Beziehungen fiir Phasenwinkel, Speicher- und Verlustmodul.
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Werte der GréBenordnung 10° N/m? [Kram94]. Werden Reifeneigenschwin-
gungen im Frequenzbereich bis 300 Hz betrachtet, wird z.B. bei [Kind09] da-
von ausgegangen, dass sich die Materialien typisch fir die gummiartige Regi-
on verhalten.

Die dynamischen Moduln und der Verlustwinkel werden als linear-visko-
elastische Funktionen bezeichnet, da sie das viskoelastische Materialverhal-
ten, das viskose und elastische Eigenschaften — Energiedissipation und Spei-
cherung — vereinigt, beschreiben. Als linear* gelten die Funktionen, wenn sie
zwar von der Frequenz, nicht aber von der Dehnungsamplitude abhangen,
sofern diese hinreichend klein ist [Kram94].

Spannungsrelaxation und Kriechverhalten
Wird ein Gummiblock plétzlich mit der Schubamplitude y, beansprucht,

steigt die Spannung im ersten Moment der schnellen Deformation auf ein ho-
hes Niveau o, und relaxiert dann langsam zu der um den Faktor 3 bis 4 klei-

neren Gleichgewichtsspannung o, [Popo09]. Der Spannungsrelaxationsmo-

dul oder zeitliche Schubmodul ist eine linear-viskoelastische Funktion der Zeit

G(="1) . (2.8)

Grob kann G'(w) den Wert von G(r) zur Zeit z=%0 annéhern [Kram94]. Die

physikalische Ursache der Spannungsrelaxation liegt in der molekularen Be-
schaffenheit der Elastomere. Die Polymerketten brauchen einige Zeit um sich
zu entflechten, somit reagiert der Gummi auf pldtzliche Belastung wie ein
Lnhormaler Feststoff* [Popo09].

Die linear-viskoelastische Funktion der Kriechnachgiebigkeit J(¢) ergibt sich
bei einer konstant anliegenden Spannung o, aus der zeitabhangigen Deh-

nungszunahme (¢) [Kram94]

J0="1), 2.9)

mit 7(t) der zeitabhangigen Dehnungszunahme.
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Die Kriechgeschwindigkeit wird fur einen viskoelastischen Festkorper fur
t—oo auf null abfallen und die Dehnung erreicht einen Gleichgewichtszu-
stand. Der molekular ursachliche Prozess ist die kurz- und langskalige, zeit-
abhangige Ausrichtung der Kettenkonfigurationen.

Entfestigungseffekte

Bei kleinen Dehnungen im Bereich von 0.01 % bis 10 % zeigt sich mit zuneh-
mendem Fullstoffgehalt in Elastomeren eine zunehmende Dehnungsamplitu-
denabhangigkeit des Speichermoduls, die in der Literatur [Payn60], [Lion00],
[Boeh01], [Lion03], [Heim05], [Lion06] als Payne-Effekt bekannt ist. Neben
dem Fullstoffgehalt zeigt sich auch eine Abhangigkeit von Struktur und Parti-
kelgréRe des Fullstoffes. [Payn60], [Boeh01] und [Haer05] zeigen, dass die
Amplitudenabhangigkeit der Moduln bei ungefilliten Elastomeren verschwin-
det. Die Modellvorstellung erklart die Abnahme des Speichermoduls mit wach-
sender Amplitude in Abbildung 2.6 durch die verformungsinduzierte Zersto-
rung und Neuanordnung der Rufcluster. Bei kleiner Dehnungsamplitude hin-
gegen bleiben diese intakt. Bei grofRen Dehnungen liefert die Elastomermatrix
dann den Hauptbeitrag zum Speichermodul [Hein97]. Der Verlustmodul nimmt
mit steigender Dehnungsamplitude aufgrund der zunehmenden Zerstérung
der Cluster zu und weist ein schwaches Maximum auf. In diesem Bereich lau-
fen die Zerstorungs- und Rekombinationsvorgange parallel ab. Bei groRen
Dehnungen fallt der Verlustmodul wieder ab, da die Zahl von intakten Clustern
signifikant verringert ist [Lion06].

Die fur ungeflllte Elastomere beschriebene Zunahme des Speichermoduls
mit der Frequenz aufgrund reduzierter Entflechtungen der Polymermolekdilket-
ten ist auch fur gefillte Elastomere zu beobachten (Abbildung 2.6). Der Effekt
ist weitgehend unbeeinflusst von der Dehnungsamplitude [Lion06], [Wran08].
Nach [Wran08] ist somit die frequenzabhangige Zunahme des Speichermo-
duls nur auf die viskoelastischen Eigenschaften der Polymermatrix, nicht auf
den Fullstoff, zurtickzuflhren.

Der Payne-Effekt muss bei der Analyse von Messergebnissen berlicksich-
tigt werden, da er innerhalb kurzer Zeit auch wahrend der dynamischen Be-
lastung regeneriert [Hoef08], [Rich11]. Die Regenerationszeit (im Bereich von
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Sekunden [Hoef08]) ist dabei stark von der Temperatur abhangig und verrin-
gert sich mit zunehmender Temperatur. Somit kann dem Payne-Effekt in den
geplanten Versuchen im Rollzustand, die einige Minuten dauern, nicht durch
Vorkonditionierung begegnet werden.

30
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Abbildung 2.6:  Schematische Darstellung des Verlaufs des Speicher- und Verlustmoduls
Uber der Dehnungsamplitude bei unterschiedlicher Frequenz, ahnlich [Lion04].

Im realen Betriebszustand des Reifens wird dieser selten nur einer Anre-
gung einer einzigen Frequenz ausgesetzt sein. Beim Rollen Uber eine raue
Oberflache werden in einem Volumenelement des russgefullten Elastomerma-
terials der tieffrequent wiederkehrenden grofen Deformationsamplitude bei
Durchlauf der Reifenaufstandsflache hochfrequente Deformationen durch die
Fahrbahntextur Uberlagert. Die Frequenz der tieffrequenten Belastung hangt
von der Rollgeschwindigkeit ab und bestimmt damit die Zeitdauer zur Rege-
neration des Materials (vgl. Abschnitt 3.2.2). Insgesamt liegt somit eine soge-
nannte multimodale Belastung vor, die sich von der bei Materialuntersuchun-
gen haufig vorliegenden monomodalen Belastung unterscheidet.

Wrana und Hartel [Wran03], [Wran08] untersuchen die dissipierten Ener-
gien bei multimodaler Belastung an sehr unterschiedlich aufgebauten Elas-
tomermischungen unter Pulsbedingungen, die den realen Deformations- bzw.
Spannungsverlauf des rollenden Reifens besser beschreiben als eine rein
sinusférmige Anregung. Die Amplitude der niederfrequenten (0.1 bzw. 1 Hz)
Dehnung wird konstant bei 10 % gehalten, wahrend die hochfrequente (10-,
20-, 50- und 100-fache Frequenz) Dehnungsamplitude von 0.1 % bis 10 % in
logarithmischer Teilung erhdht wird (bimondale Belastung). Zur Auswertung
der Messungen werden die Kraft- und Wegsignale Fourier-transformiert, die
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Uberlagerten Schwingungsanteile durch inverse Fourier-Transformation je-
weils nur eines bestimmten Bereichs des Frequenzspekirums separiert
[Wran03], [Wran08] und die komplexen Moduln aus den separierten Signalen
bestimmt. In Abbildung 2.7 sind die Speichermoduln der hochfrequenten
Dehnung (iber der Dehnamplitude bei Uberlagerung mit einer tieffrequenten
Dehnung bei 0.1 bzw. 1 Hz dargestellt. Im Bereich kleiner Deformationen
liegen die Speichermoduln der hochfrequenten Schwingung vor allem bei
Elastomermischungen mit aktiven Ruf3en bei bimodaler Anregung im Ver-
gleich zur monomodalen Anregung deutlich unterhalb und die Verlustmoduln
deutlich oberhalb der Werte der komplexen Moduln. Mit zunehmender Fre-
quenz der Uberlagerten tieffrequenten Dehnung nimmt der Speichermodul der
hochfrequenten Dehnung ab. Mit zunehmender Amplitude der hochfrequenten
Schwingung wird eine Annaherung der Moduln von bi- und monomodaler
Messung beobachtet. Fiur Mischungen mit weniger aktiven Ruf3en verhalten
sich die Moduln aquivalent, aber weniger stark ausgepragt [Wran03]. Auf-
grund der Abhangigkeit vom verwendeten Fullstoff schlieBen die Autoren
[Wran03] auf Art und Struktur des ausgebildeten Fullstoffnetzwerks als Ursa-
che fur die beobachteten Effekte. Alleine durch die Vorstellung eines Fullstoff-
netzwerks mit Fullstoff-Fullstoff-Kontakten kdnnen die beobachteten Effekte
jedoch nicht erklart werden. Unter der Annahme, dass auch Fullstoff-Polymer-
Flllstoff-Kontakte zur mechanischen Stabilitat beitragen, kann die tiberpropor-
tional starke Frequenzabhangigkeit des Moduls der hochfrequenten Schwin-
gung bei kleinen Deformationen qualitativ aus den im Vergleich zur Ubrigen
Polymermatrix verénderten viskoelastischen Eigenschaften der immobilisier-
ten polymeren Zwischenschicht hergeleitet werden [Wran03]. Fur geringe
Fillstoffmengen flhrt die absorbierte Polymerschicht an der Fullstoffoberfla-
che zu einer scheinbaren Erhéhung des Volumenanteils des Flllstoffgehalts
und somit zu einer hydrodynamischen Verstarkung. Fur hohen Fllstoffgehalt
tragt bei Deformation die immobilisierte Schicht zunehmend zum dynami-
schen Verhalten bei. Bei kleinen Dehnungen wird die Deformation der agglo-
merierten Fullstoffaggregate durch die immobilisierten Schichten mechanisch
stabilisiert, der Verformungswiderstand und damit der Modul erhéht [Wran03].

Geht man davon aus, dass das russgefiillte Elastomermaterial bei Ausbil-
dung der Reifeneigenformen im Rollzustand mit kleinen Dehnungsamplituden
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2 Systembeschreibung und -analyse

ausgelenkt wird und ferner eine tieffrequente groRe Dehnung im Latschbe-
reich vorliegt, wirkt das in [Wran08] ermittelte Werkstoffverhalten auch auf die
Lage der Reifen-Eigenfrequenzen ein. Die Reifen-Eigenfrequenzen miissten
mit zunehmender Frequenz der Uberlagerten tieffrequenten Dehnung fallen.
Ein solcher Effekt der Geschwindigkeit auf die Lage der Eigenfrequenzen ist
in der Praxis bekannt (z.B. [Ushi88], [Dorf05], [Zell09]), dabei ist allerdings da-
von auszugehen, dass die tieffrequente Dehnung fiir Rollgeschwindigkeiten
von 20 bis 100 km/h im Bereich von 0 bis 14 Hz und die hochfrequente
Schwingung im Bereich der Reifen-Eigenfrequenzen (30 bis 300 Hz) liegt. In
[Ushi88], [Dorf05], [Zell09] ziehen die Autoren keine Verbindung zu den Effek-
ten bei bimodaler Anregung [Wran03], vielmehr wird das Verhalten durch den
gyroskopischen Effekt und/oder den Mullins-Effekt erklart (vgl. Abschnitt
2.1.2). Die Verbindung wird von Gauterin in [Gaut07] als Hypothese formuliert
und in dieser Arbeit weiter untersucht.

16 —4—0,1Hz 10 Hz
14 —e— 1Hz 10 Hz

Speichermodul E,r in MPa
]

0,1 1 10
Dehnungsamplitude € in %

Abbildung 2.7:  Speichermodul der hochfrequenten Dehnung bei Uberlagerung durch tief-
frequente Dehnung mit 0.1 bzw. 1 Hz, &hnlich [Wran08].

Bei grolRen Dehnungen im Bereich von 10 % bis zu einigen 100 % zuvor
undeformierter Elastomere ist der beobachtete Entfestigungseffekt als Mul-
lins-Effekt bekannt [HeimO05]. Dieser zeigt sich in der monotonen Abnahme
der Spannungsamplitude bei zyklischen Belastungen mit konstanter Deh-
nungsamplitude. Nach wenigen Zyklen ist ein mehr oder weniger stationarer
Zustand erreicht. Nach erneuter Erhéhung der Dehnungsamplitude tritt noch
einmal die Abnahme der Spannungsamplitude auf. Insgesamt wird der Mul-
lins-Effekt durch die maximale Deformation im Verlauf der Belastungsge-
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2.1 Luftreifen

schichte bestimmt. Der Effekt ist in Abbildung 2.4 b) dargestellt. Physikalisch
wird dieser Effekt durch die Zerstérung der schwachsten physikalischen Bin-
dungen innerhalb des Materials erklart [Lion06]. Lange Zeit wurde der Fillstoff
Ruf} als Ursache fur den Mullins-Effekt gesehen, mittlerweile ist er als allge-
meines Phanomen bekannt [Gehm81].

Dem Mullins-Effekt ist in Experimenten mit entsprechender Vorkonditionie-
rung zu begegnen. In dieser Forschungsarbeit wird der Reifen in einer Warm-
laufphase Uber mehrere Zyklen den im Versuch auftretenden Belastungen
ausgesetzt. Die Regeneration zur urspriinglichen Festigkeit kann bis zu meh-
rere Tage lang dauern [Lion06].

2.1.2 Eigenformen und Einflussfaktoren

In der Literatur finden sich unterschiedliche Benennungen fur die Reifen-
Eigenschwingformen [Pesc90], [Whee05], [Mich05k], [Hei308], was in der Dis-
kussion und Interpretation von Ergebnissen zu Missverstandnissen fihrt. Da-
her schliefdt sich die Autorin der Forderung von [Whee05], [Kind09] an, eine
einheitliche Konvention fiir die Bezeichnung von Reifen-Eigenformen, beson-
ders auch flr die eines belasteten Reifens, einzufihren. In dieser Arbeit wird
wie bereits in [Kind09] der Vorschlag von [Whee05] verwendet und um die
von [Pesc90] vorgeschlagene Unterscheidung fir Eigenformen des belasteten
Reifens, die aus doppelten Nullstellen des Eigenwertproblems (sogenannte
doppelte Eigenwerte) des unbelasteten rotationssymmetrischen Reifens resul-
tieren, erweitert.

Abbildung 2.8 zeigt die Unterscheidung zwischen Cylindrical- ¢ in der obe-
ren Zeile und Meridional-index m in der unteren Zeile, die [Whee05] in der
Form [¢, m] nutzt, um Reifen-Eigenschwingformen eindeutig zu identifizieren.
Der Index ¢ = 1 beschreibt die undeformierte Starrkérpertranslation bzw. —ro-
tation des Girtels, ¢ =2, 3, 4, ... beschreibt die erste, zweite, dritte, vierte und
héhere Gurtelbiegung in Umfangsrichtung. Der zweite Index gibt die Anzahl
der Halb-Wellen des Gurtelprofilbandes an einer Position auf dem Umfang
wieder, an der die Deformation in radialer Richtung besonders ausgepragt ist.
In der Abbildung 2.8 ist in der unteren Zeile zur Erlauterung des Meridional-
Index nur das Profilband, ohne Seitenwand dargestellt.
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2 N
O 7 Cylindrical
Index: ¢

Grundzustand Starrkérperbewegung [1,m] Erste Gurtelbiegung in
Gurtel in Draufsicht Umfangsrichtung [2,m]
-_—
Ly A
T t t - Meridional
Index: m
e e—
Grundzustand Radiale Radiale 1. 2.
des Girtel- Translation Rotation Biegung Biegung
querschnitts [¢,0] [e.1] [c,2] [¢.3]

Abbildung 2.8:  Benennungskonvention der Reifenstrukturschwingformen nach [Whee05].

Mit der vorgestellten Benennungskonvention sind einige Eigenschwingfor-
men des unbelasteten, rotationssymmetrischen Reifens nicht eindeutig be-
schreibbar. So gibt es beispielsweise mehr als nur eine mit [0,0] zu bezeich-
nete Schwingform. Fir diese Schwingformen schwingt der Girtel als Starr-
korper gegen das Rad. Fir die Torsion um die Reifenachse fihrt [Whee05]
daher den Zusatz torsional und fir die Translation in Richtung der Reifen-
achse den Zusatz axial ein.

Aufgrund der Symmetrie der Geometrie des unbelasteten Reifens sind die
meisten Pole des Systems doppelt. Mit Zerstérung der Symmetrie bei Anlie-
gen einer Radlast spalten die Pole zu zwei Einfachen auf. Der Tatsache, dass
diese beiden Eigenschwingformen aus einer Eigenschwingform des symmet-
rischen Systems resultieren, kann durch einen Zusatz zur urspriinglichen Be-
nennung Rechnung getragen werden. Entsprechend [Pesc90] bietet sich die
Unterscheidung nach der Ausrichtung bezlglich einer vertikalen Achse in der
Reifenhauptebene durch den Reifenmittelpunkt. So bilden die Schwingformen
entweder eine zu dieser Achse symmetrische (sym) oder asymmetrische
(asym) Schwingform aus. Innerhalb dieser Benennungskonvention sind ledig-
lich die [1,1]-Schwingformen nicht eindeutig identifizierbar. Diese beiden
Schwingformen sollten durch den Zusatz lateral bzw. steering gekennzeichnet

28
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werden. Die Reifen-Eigenformen werden in Abschnitt 3.1.3, 3.1.4, 3.2.2, 4.21
dargestellt und anhand der vorgeschlagenen Konvention benannt.

Zusammenfassend werden alle Schwingformen [¢,m] mit m = 0 in der Lite-
ratur haufig als in-plane-modes und mit m >0 als out-of-plane-modes be-
zeichnet [Kind09]. Zusatzlich zu den genannten Schwingformen fuhrt Brink-
meier [Brin07] die im Frequenzbereich zwischen 250 und 700 Hz auftretenden
Seitenwandschwingformen, sowie lokale Gurtelschwingformen durch Kontakt
und ab etwa 700 Hz lokale Schwingformen beispielsweise der Profilklotze auf.

Wheeler et al. [Whee05] untersuchen an einem Simulationsmodell mit star-
rem Rad den Einfluss verschiedener Reifenparameter auf die Lage der Rei-
fen-Eigenfrequenzen. Ein um 2° vergrofRerter Gurtelwinkel hat auf die [c,0]
und [¢,1]-Eigenfrequenzen einen geringen Effekt. Die [c¢,2] und [¢,3]-Eigen-
formen werden um bis zu 6 Hz verringert. Eine Erhéhung der Karkasssteifig-
keit bewirkt eine Erhéhung aller Reifen-Eigenfrequenzen. Fir einen breiteren
Reifen mit geringerem H/W-Verhaltnis werden aufgrund der breiteren Gurtel-
lagen die [¢,2] und [¢,3]-Eigenformen besonders stark in ihrer Frequenzlage
beeinflusst. Durch eine zusatzliche Nylondecklage werden die Reifen-Eigen-
frequenzen um bis zu 2 Hz erhoht. Peschel [Pesc90] findet experimentell fir
eine hartere Laufflachenmischung hdhere Eigenfrequenzen. Darlber hinaus
entdeckt er einen Einfluss der Wulstkeilkonstruktion auf die Eigenfrequenzen.
Allaei et al. [Alla88] zeigen, dass ein 56 g-Gewicht lokal auf dem Umfang ei-
nes ansonsten rotationssymmetrischen Reifens eine Frequenzverschiebung
der Reifen-Eigenfrequenzen von bis zu 3 Hz je nach Modenform bewirkt. Eine
zusatzliche lokale Steifigkeit von 17.5 N/m flihrt zu einer Frequenzverschie-
bung von bis zu 1.3 Hz [Alla88].

Neben den Materialeigenschaften, der Geometrie und den Details der Rei-
fenkonstruktion beeinflussen die Betriebsbedingungen die Reifen-Strukturdy-
namik. Wheeler et al. [Whee05] finden in einer Simulation neben dem bereits
beschriebenen Aufspalten der doppelten Pole fir alle Eigenformen einen An-
stieg der Eigenfrequenz mit der Radlast. Peschel macht dieselbe Beobach-
tung in der experimentellen Modalanalyse am stehenden Reifen [Pesc90],
wobei die Dampfungen mit der Last unverandert blieben. Er untersucht neben
der Radlast den Einfluss des Fulldrucks [Pesc90]. Die Eigenfrequenzen
nehmen mit dem Fulldruck beim unbelasteten und belasteten Reifen zu, die
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Eigendampfungen sinken mit zunehmendem Filldruck (nur unbelasteter
Reifen).

Als weitere Betriebsbedingung ist die Fahrgeschwindigkeit zu beachten. Die
Autoren [Ushi88], [Zege98], [Tsuj05], [Dorf05] und [Kind09] beobachten im
Versuch einen Abfall der Eigenfrequenzen sobald die Rollgeschwindigkeit un-
gleich Null ist. Der Wert der Frequenzverschiebung durch Rollen hangt von
der Reifen-Eigenform, der Reifenkonstruktion, der ReifengréRe und von der
Rollgeschwindigkeit ab. Dorfi et al. [Dorf05] finden einen Frequenzabfall von
2 Hz fir die erste vertikale Reifen-Eigenfrequenz zwischen 0 und 20 km/h und
einen weiteren Abfall um 2 Hz zwischen 20 und 100 km/h. In [TsujO5] nimmt
der Frequenzabfall bei 50 km/h gegenliber dem stehenden Reifen im Fre-
quenzbereich von 80 bis 165 Hz mit der Frequenz zu. In [Zell09] werden als
Faustformel 7 bis 10 Hz Frequenzabfall bis zu einer Rollgeschwindigkeit von
100 km/h angegeben. In diesen Literaturstellen werden folgende Grinde ge-
nannt, die einen Einfluss auf die Eigenfrequenzen haben kdénnten, da die
Masse unverandert bleibt

o Steifigkeitsdnderung des Reifengummis bei zyklischer Belastung
durch Mullins- [Dorf05], [Kind09] und Payne-Effekt [Kind09] (vgl. Ab-
schnitt 2.1.1),

e Versteifung des Systems durch Zentrifugalkrafte [Dorf05], [Kind09]
und

e Einfluss des Doppler-Effekts auf die Wellenbewegung aufgrund der
Reifenrotation [Dorf05].

Mit Kenntnis des dynamischen Werkstoffverhaltens bei bimodaler Belas-
tung (Abschnitt 2.1.1, [Wran08]) ist davon auszugehen, dass die komplizierte
Belastungssituation mit einer Uberlagerten tieffrequenten hohen Dehnungs-
amplitude eine Entfestigung des russgefiillten Elastomermaterials bewirkt.

Fur einen rotierenden Kreisring spalten aufgrund der Koriolisbeschleuni-
gung die doppelten Pole (Eigenwerte) des nicht-rotierenden undeformierten
Systems in zwei unterschiedliche Eigenfrequenzen abhangig von der Rotati-
onsgeschwindigkeit auf [Nack00], [Kind09]. Diese korrespondieren mit einer
Wellenbewegung mit und entgegengesetzt zur Rotation des Kreisrings. Der
Doppler-Effekt meint hier die Frequenzverschiebung durch Rotation in einem
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raumfesten, nicht-rotierenden Bezugssystem. Nackenhorst [Nack00] leitet
analytisch eine Beziehung fur die Frequenzverschiebung des unbelasteten
rotierenden Kreisrings her und beweist sie an einem rotierenden Glas, die
naherungsweise die Frequenzverschiebung fur die Reifen-Eigenfrequenz des
rotierenden Reifens wiedergeben soll

Af, =iriRE (2.10)
R 71.
mit Af der Frequenzverschiebung der radiale Eigenform ig-ter Ordnung des
" rotierenden Kreisrings im nicht rotierenden Bezugssystem und
Q der Winkelgeschwindigkeit und
iy ir-te Ordnung.

Kindt [Kind09] leitet dieselbe Formulierung wie Gleichung 2.10 basierend
auf den Arbeiten von Endo, Huang, Soedel et al. [Endo84], [Huan87a],
[Huan87b] fur den elastisch gebetteten, rotierenden Kreisring her. Er unter-
sucht den Einfluss der Rotation auf die Reifenstrukturdynamik durch Betriebs-
schwingungsanalyse eines schlagleistenerregten Reifens. Durch die Schilag-
leiste werden hauptsachlich radiale Reifen-Schwingformen angeregt, die in
Bezug auf ein raumfestes Bezugssystem stehende Wellen ausbilden [Kind09].
Nur fur die [2,0]-sym- und beide [5,0]-Schwingformen zeigen sich im Bereich
des Reifenauslaufs komplexe Anteile, das heil3t, die Deformationen zeigen
umlaufende Wellenbewegungen [Kind09]. Alle anderen identifizierten
Schwingformen bis 250 Hz sind rein real und zeigen stehende Wellen. Tsuijiu-
chi et al [Tsuj05] analysieren die Betriebsschwingformen der Seitenwand und
des Ein- und Auslaufes eines auf einer Replika-AuRentrommel rollenden Rei-
fens ebenfalls mittels Laser-Doppler-Vibrometrie. Sie finden fir die erste verti-
kale Reifenbetriebsschwingform eine stehende Welle in Bezug auf das raum-
feste Messsystem. Fur hdhere Schwingformen werden komplexe Wellenbe-
wegungen im Einlauf und stehende Wellen im Auslauf beobachtet, wobei die
Wellenbewegung entgegen der Reifenrotationsrichtung erfolgt. Bei der hochs-
ten betrachteten Eigenfrequenz bei 147 Hz zeigen sich komplexe Anteile im
Ein- und Auslauf [Tsuj05]. Angemerkt werden muss hier, dass sich die An-
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regung des Systems von dem in den Untersuchungen von Kindt [Kind09]
unterscheidet.

Brinkmeier [Brin07] berechnet die komplexen Eigenschwingformen eines
rollenden Reifens numerisch. Die Rollbewegung bildete er durch eine relativ-
kinematische Beschreibung und den Bodenkontakt durch Dirichlet-Randbe-
dingungen auf die Kontaktknoten ab (beschrieben in Abschnitt 4.1.1 und
4.1.2). Durch diesen Bodenkontakt verschwinden die doppelten Pole und die
Frequenzverschiebung nach Gleichung (2.10) durch Rotation tritt nicht auf,
die Eigenfrequenzen sind leicht verringert. Brinkmeier interpretiert dies so,
dass jeweils nur die Niederfrequente der durch Rotation aufgespaltenen Rei-
fen-Eigenfrequenzen berechnet wird. Die von Brinkmeier simulierten Reifen-
Eigenformen zeigen Wellenbewegungen, die im Kontakt gestért werden und
sich mit zunehmender Geschwindigkeit weiter auspréagen. Nackenhorst et al.
[Nack08] finden flr eine rotationssymmetrische, rotierende und rollende Struk-
tur flr die Simulation von Rollen einen starken Einfluss der Kontaktrandbedin-
gung und der Ordnung der Eigenform. Fur das einfache numerische Beispiel
finden sie fir die ersten drei Ordnungen stehende Wellen bei der Eigenfre-
quenz des stehenden Systems, wohingegen die hdheren Eigenformen mit
und entgegengesetzt rotierende Wellenbewegungen bei zwei nach Gleichung
(2.10) aufgespaltenen Eigenfrequenzen aufweisen.

2.2 Hohlraum

Der Hohlraum wird in der englischsprachigen Literatur haufig als cavity aber
auch als forus bezeichnet (vgl. [Saka90], [Bede09], [Kind09], [Krau10]). In der
deutschsprachigen Literatur finden sich die Ubersetzungen der Englischen
Bezeichnung ,Hohlraum® [Have99], die innerhalb dieser Arbeit verwendet
wird, sowie aufgrund seiner Form ,Torus” [Bsch99], [Bsch01].

2.2.1 Aufbau und Medien

Der Reifen-Hohlraum wird Ublicherweise mit Luft gefillt. Das Medium im Rei-
fen-Hohlraum kann, genauso wie die Reifenstruktur, durch eine entsprechen-
de Anregung prinzipiell zu unendlich vielen Schwingformen angeregt werden.
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Schwingt das Medium innerhalb des Reifens bilden sich Druckmaxima (positi-
ve Kraft auf das Felgenbett) und -minima (negative Kraft auf das Felgenbett)
aus. Von den maéglichen Schwingformen ist fir das Fullmedium Luft diejenige,
die sich Gber dem mittleren Hohlraumumfang als eine stehende Welle aus-
bildet, fir den Frequenzbereich bis 300 Hz relevant. Fur diese Schwingform
korrespondiert die Wellenlange mit dem mittleren Hohlraumumfang 2zr,.
Schwingungen hoherer Ordnung weisen Wellenlangen, die ganzzahlige Teiler
des mittleren Hohlraumumfangs sind, auf. Fir die Ausbreitung dieser Druck-
welle bilden die nahezu schallharten Reifeninnenwande und das Felgenbett
ideale Bedingungen [Bsch01], so dass auch durch die zunehmend sport-
lichere Abstimmung der Kraftfahrzeuge sowie die geringe Dampfung des Ga-
ses der durch die Hohlraumresonanz bewirkte Schallpegel im Fahrzeug sehr
hoch und fir den Fahrer stérend werden kann [Bede09]. Sakata et al. [Sa-
ka90] weisen durch Messung nach, dass die Hohlraumresonanz einen we-
sentlichen Anteil am Innenraumgerausch hat.

Die Frequenzlage f,, der i-ten Hohlraumresonanz in Umfangsrichtung

kann fiir den nicht belasteten Reifen in guter Ubereinstimmung zur Messung
mit

f; :ZH CGas (21 1)
T 2wy
mit iy der Ordnung der Schwingung,

Clus der Schallgeschwindigkeit des Reifen-Fillgases und
¥y dem mittleren Hohlraumradius

berechnet werden [Saka90].

2.2.2 Eigenformen und Einflussfaktoren

Da die Hohlraumresonanz Druckschwankungen im Inneren des Reifens aus-
bildet, ist sie in der experimentellen Modalanalyse ohne zusatzliche Sensorik
nur Uber die Beschleunigungsamplituden auf der Reifenoberflache, die sie
bewirkt, erkennbar. Flr den unbelasteten Reifen bewirkt sie eine Translation
des Reifenglrtels in Anregungsrichtung, das System weist aufgrund der Rota-
tionssymmetrie einen doppelten Pol auf (vgl. Abschnitt 3.1.30). Fur den belas-
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teten und somit unsymmetrischen Reifen bewirken die Druckschwankungen
eine Glrteltranslation in horizontaler bzw. vertikaler Richtung, wobei die in
vertikaler Richtung hochfrequenter ist (vgl. Abschnitt 3.1.4). Aufgrund dieses
Verhaltens bietet sich die Benennung K,H bzw. K,V an. Dabei kann fur hohere
Ordnungen der Hohlraumresonanz der Index iz als die Anzahl von Wellen
Uber dem Umfang zusatzlich angefiihrt werden (Kig,H bzw. V). Fur den be-
trachteten Frequenzbereich bis 300 Hz ist fir Luft als Flllmedium keine Un-
terscheidung in axialer oder radialer Richtung notwendig, der Hohlraum bildet
lediglich die K1,H bzw. K1,V aus (vgl. Abbildung 2.9).

Aus Gleichung (2.11) ist ersichtlich, dass die Frequenzlage der Hohlraum-
resonanz vom mittleren Hohlraumradius und von der Schallgeschwindigkeit
im Fullmedium abhangt. Der mittlere Hohlraumradius wird vor allem durch
Reifen- und RadgréRe bestimmt. Die Schallgeschwindigkeit im Medium ergibt
sich nach [Bohn88] als

RT,
CGas z\/KGas pGaS Z\/KG{LS M Gas (2 1 2)

Gas Gas

mit  pg,  dem Druck im Reifen-Flllgas,
Pees  der Dichte des Reifen-Flllgases,
Kgs  dem Isentropenexponent des Gases,
R der Gaskonstante,
T,  der Gastemperatur,
Ges der molaren Masse des Gases.

Aus Gleichung (2.12) ergibt sich eine Abhangigkeit der Frequenzlage von
der Temperatur im Gas. Krauss [Krau10] berechnete fiir einen Reifen der
GroRe 255/45R18 einen Temperaturgradienten von 1/3 Hz/K im relevanten
Temperaturbereich. Wichtig ist anzumerken, dass die Hohlraum-Eigenfre-
quenzen mit héherer Temperatur bei hdheren Frequenzen zu erwarten sind,
wohingegen die Reifen-Eigenfrequenzen mit der Temperatur fallen (vgl. Mes-
sergebnisse in Abschnitt 3.1). Fur Gase mit unterschiedlichen Isentropenex-
ponenten sowie molaren Massen sind unterschiedliche Schallgeschwindigkei-
ten und damit andere Eigenfrequenzen zu erwarten. So zeigt [Gund00] fir ei-
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ne Messung mit Helium als Fullgas, dass die Hohlraumresonanz tber 300 Hz
hinaus, hin zu héheren Eigenfrequenzen verschoben wird.

Grundzustand des K1, H K1,V
Hohlraums

Abbildung 2.9:  Darstellung simulierter Hohlraum-Eigenformen.

Beim belasteten Reifen spaltet der doppelte Pol der Hohlraumresonanz in
zwei einfache Pole auf, da die Rotationsymmetrie des Torus gestort wird. Die
Schwingform, bei der die Druckschwankungen in Langsrichtung ausgerichtet
sind, tritt bei einer niedrigeren Frequenz auf als die in vertikaler Richtung aus-
gebildeten Druckschwankungen. Es kann gezeigt werden, dass fur eine star-
kere Einfederung und dadurch eine langere Reifenaufstandsflache des Rei-
fens auch die Frequenzdifferenz zunimmt [Thom95], [Krau10]. Die Gleichung
(2.11) erweitert Thompson daher um einen Term fur die Abhangigkeit von der
Lange der Reifenaufstandsflache, sowie dem Quotienten m,, aus der defor-
mierten Querschnittsflache im Latsch und der Querschnittsflache des unbe-
lasteten Reifens [Thom95]

Ca,
o Com (2.13)
T ro 2rry, i(l—mFZ)lA

mit  f,,  der Frequenz der horizontal ausgerichteten Resonanz,

Srr der Frequenz der vertikal ausgerichteten Resonanz,

dem Quotienten aus der deformierten Querschnittsflache im Latsch und
der Querschnittsflache des unbelasteten Reifens (Radlastkoeffizient),

l, der Lange der Reifenaufstandsflache.
In einem spater entwickelten Modell geben Feng et al. [Feng09] den Ein-
fluss der Radlast auf die radlastbedingte Frequenzverschiebung durch empi-

risch ermittelte Koeffizienten an. Im Unterschied zu der Bedeutung des Quoti-
enten m,_ zeigen Sakata et al. [Saka90] und Gunda et al. [Gund00], dass die
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Hohlraum-Querschnittsbreite (Reifenbreite) kaum nennenswerten Einfluss auf
die Frequenzlage der Hohlraumresonanz hat.

Bei Rotation des Reifens wird das Fullgas mit der gleichen Drehgeschwin-
digkeit mit rotieren [Bede09], [Feng09], so dass ein nicht mitrotierender Be-
obachter bei MACH-Zahlen? signifikant groRer Null eine Wellenbewegung mit
der Rotation und eine entgegen gesetzt wahrnimmt. Resultierend sind an der
Position dieses Beobachters (z.B. an der Radnabe) zwei der Hohlraumreso-
nanz zuzuordnende, geschwindigkeitsabhangige Frequenzlagen messbar.
Diese konnen theoretisch durch eine Erweiterung von Gleichung (2.11) um
die von Nackenhorst [Nack00] hergeleitete Beziehung fir die Frequenzver-
schiebung des unbelasteten rotierenden Kreisrings berechnet werden

c

_ Gas o :

fKi,,,rh,Al/Az =ly Tiynp, (2.14)
2

Ty

der theoretisch berechneten Frequenz des 1. beziehungsweise 2.
mit  fx, 042 Astes der aufgespaltenen Hohlraumresonanz im rotierenden
System,

M Raa der Raddrehzahl.

Bederna et al. [Bede09] erweitern Gleichung (2.14) um einen empirisch er-
mittelten, weiteren Frequenzverschiebungsterm, der nach ihnen aus der
Kopplung mit dem Reifen resultiert. Feng et al. [Feng09] geben in ihrer For-
mulierung einen weiteren Term an, der aus den empirisch ermittelten Radlast-
koeffizienten m,. gebildet wird. Beide messen an der festen Radnabe die re-
sultierenden Krafte, sowie innerhalb des Reifens den resultierenden Schall-
druck und konstatieren eine gute Ubereinstimmung zur Vorhersage. Beiden
Untersuchungen gemein ist, dass der niederfrequente Peak fxia1 in der
Langsrichtung der Kraft eine héhere Amplitude aufweist, wohingegen der
hochfrequente Peak fcia2 in der Vertikalrichtung héhere Amplituden zeigt
[Feng09], [Bede09]. Die Ursache fur diesen Effekt ist bisher ungeklart. Krauss
[KrauQ9] sieht eine mdgliche Erklarung in der durch Schuring et al. [Schu81]
nachgewiesenen ungleichférmigen Bewegung des Fullmediums im Reifen. Ei-
ne weitere Erklarung kann die noch unzureichend bekannte Anregung und In-
teraktion mit Stralenunebenheiten im Kontakt sein.

2 MACH-Zahl: Verhaltnis der Flussgeschwindigkeit im Medium zur Schallgeschwindigkeit im Medium
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2.3 Rad

Eine Filldruckanderung im Medium bewirkt eine nahezu proportionale Dich-
tednderung des Fluides, so dass, eine Luftdruckdnderung die Lage der Hohl-
raumresonanz nicht beeinflusst [Saka90]. Der Fulldruck bewirkt allerdings bei
gleicher Last eine geanderte Abplattung des Reifens. Mit Gleichung (2.13)
wird somit die Frequenzlage indirekt beeinflusst.

23 Rad

Das Rad wird umgangssprachlich haufig als Felge bezeichnet, wobei der Be-
griff ,Felge” im eigentlichen Sinne den Teil des Rades, der den Reifen auf-
nimmt, bezeichnet [ETRTO], [Oost97]. In dieser Forschungsarbeit wird daher
der Begriff ,Rad“ verwendet, wenn die komplette Konstruktion und ,Felge®
wenn der reifenaufnehmende Teil gemeint ist.

2.3.1 Aufbau und Materialien

Réader unterscheiden sich nach Traglast, Fahrzeughéchstgeschwindigkeit und
Reifenbauart [Reim88]. Im Wesentlichen bestehen Rader aus der Felge und
der Radschussel (auch Scheibe genannt, vgl. [Oost97]). Die Felge besteht
wie in Abbildung 2.10 dargestellt aus Felgenhdrnern, Felgenschultern und
Felgenbett [Reim88]. Die Horner dienen als dufdere seitliche Anschlage fir die
Reifenwillste, der Abstand zwischen ihnen wird als Maulweite bezeichnet.
Uber die Schultern, die Sitzflaichen der Wiilste, erfolgt die Kraftiibertragung in
Umfangsrichtung. Das Felgenbett ermoglicht als Tiefbett ausgefiihrt die Rei-
fenmontage [Reim88]. Neben der Kraftiibertragung an die Radschussel dich-
tet die Felge den schlauchlosen Reifen gegen die Umgebung ab. Zur Sicher-
heit vor Luftentweichen dient eine umlaufende Wdlbung, der so genannte
Hump [Reim88]. Die Radschissel verbindet Felge und Radnabe [Hoep08].
Die Schusselform wird von Felgenform, Nabenanschluss, Bremsenkontur,
Einpresstiefe und Bellftungs6ffnungen zur Bremswarmeabfuhr bestimmt
[Hoep08]. Reimpell [Reim88] nennt die vier Ausfihrungen Vollscheibenrad,
Schlitzscheibenrad, Lochscheibenrad und Rippenscheibenrad, die sich in der
Luftzufuhr zur Bremsenkuhlung, im Fertigungsaufwand und im Design unter-
scheiden. Die Rippen des Rippenscheibenrades verlaufen sternférmig von der
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2 Systembeschreibung und -analyse

Radnabe nach auf3en. Aufgrund dieses Aussehens wird die Radschussel in
diesem Fall auch als Felgenstern bezeichnet. Die Radschiissel muss hohe
Festigkeitsanforderungen erflillen, da sie die Kraftibertragung an die Radna-
be gewahrleisten muss. Nach [Reim88] ist in diesem Zusammenhang wichtig,
dass der Radflansch an der Auflageflache der Nabe gleichmaRig aufliegt. In
DIN 74361 [D74361] werden die AnschlussmalRe und Toleranzen fir Schei-
benrader mit Bolzenbefestigung, Lochkreisdurchmesser, Bohrungsdurchmes-
ser, Nabendurchmesser, Bolzengewinde und Ausfihrung der Bolzenbohrun-
gen aufgefuhrt.

Schulter
Maulwelte

Hump\ \\ / Horn
; § Hornhehe
Bett-Tiefe s

Felgendurchmesser

- Felgenbett \\ oo usseliScheibe
Einpresstiefe €—>
Flanschdurchmesser A Lochkreisdurchmesser

Bohrungsdurchmesser

Abbildung 2.10: Schematische Darstellung des Radquerschnitts.

Die Felgenbezeichnung gibt Maulweite, Hornausfiihrung, Bettausfiihrung,
Felgendurchmesser und Humpausfiihrung sowie gegebenenfalls auch den
Hinweis auf das Normblatt an [D74361], [ETRTQ]. Das in dieser Forschungs-
arbeit eingesetzte Aluminium-Rad hat die Bezeichnung 8.5 J x 18 H2 (8.5 =
Maulweite in Zoll bzw. inch, J = Hornausfiihrung 17.3 mm hoch, x = Tiefbett,
18 = Felgendurchmesser in Zoll bzw. inch, H2 = Doppel-Hump).

Felge und Schissel werden aus kaltverformtem Stahlblech mit je nach
Radlast unterschiedlichen Dicken gefertigt und entweder miteinander ver-
schweillt oder im Fall von Leichtmetallrddern direkt einteilig gegossen oder
geschmiedet. Leichtmetallrdder bestehen aus Aluminium- oder Magnesiumle-
gierungen. Die Vorteile liegen im geringeren Gewicht, geringerem Tragheits-
moment, variableren Herstellungsverfahren und besseren Rundlaufeigen-
schaften [Reim88].
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2.3 Rad

2.3.2 Eigenformen und Einflussfaktoren

Die Reihenfolge der Rad-Eigenformen im betrachteten Frequenzbereich
hangt neben der Konstruktion auch von der Einspannung des Rades ab. Das
untersuchte Aluminium-Rad weist unter frei-frei-Bedingungen neben den
Starrkdrperschwingformen bei 0 Hz nur eine Eigenschwingform unterhalb
400 Hz auf, bei der das Rad deformiert ist (vgl. Abschnitt 4.2.3). Bei dieser
Eigenform bildet das Felgenbett ahnlich wie der Reifengirtel iber dem Um-
fang zwei Wellenbduche aus. Diese Eigenform wird im Folgenden erste Fel-
genbiegung genannt und ist in Abbildung 2.11 (Mitte) dargestellt. Fiir Stahl-
Réader ist weiterhin die zweite Biegung, Ublicherweise mit drei Wellenbauchen
Uber dem Felgenbettumfang in diesem Frequenzbereich moglich. Die Felgen-
biegeschwingungen werden nach der Anzahl der Wellenbduche uber dem
Umfang benannt, so dass die erste Felgenbiegung als FB 2 zu bezeichnen ist.
Um die Ausrichtung deutlich zu machen, erhalt sie wie der Reifen die Zusatze
asym oder sym. Wie bei den Reifen-Eigenformen handelt es sich auch bei der
Felgenbiegung bei rotationssymmetrischen Radern um einen doppelten Pol.

Bei Einspannung des Rades auf dem Modalanalyseprifplatz (vgl. Abschnitt
3.1.2), ahnlich wie bei der Montage am Radtrager, bilden sich im betrachteten
Frequenzbereich weitere Schwingformen aus, bei denen die Radgeometrie
deformiert ist. Es kommt zu Starrkérperbewegungen des Felgenbetts gegen
den eingespannten Felgenstern. Zwei Ausformungen, zunachst der einfache
Pol, bei dem das Felgenbett translatorisch in axialer Richtung gegen die Ein-
spannung schwingt, (Index A7) und der doppelte Pol, von [Kind09] als rim
pitch bezeichnet, bei dem das Felgenbett um eine horizontal bzw. vertikal
durch die Einspannung gelegte Achse tordiert, sind denkbar. Diese Schwing-
form wird innerhalb dieser Forschungsarbeit mit FP abgekurzt. Die Schwing-
form ist in Abbildung 2.11 (rechts) abgebildet. In der Simulation werden neben
der reinen Felgen-Pitch-Schwingform FP bei dem mit Radlast beaufschlagten
System Reifenschwingformen mit Anteilen der Felgen-Pitch-Schwingformen
[¢,m] + FP berechnet (vgl. Abschnitt 4.2.3).

Neben Radgeometrie und Einspannung werden die Eigenformen und —fre-
quenzen des Rades durch das Material bzw. das Gewicht bestimmt. Eigen-
frequenzen von Stahiradern liegen bei vergleichbarer Ausfiihrung niedriger als
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2 Systembeschreibung und -analyse

die von Leichtmetallradern [Scav94]. Sandberg [Sand02] misst fiir schwere
Stahlrader niedrigere Innengerauschpegel als flr vergleichbare Leichtmetall-
rader, jedoch mit nachteiligem Einfluss auf die Handling-Eigenschaften.

Undeformierter Zustand Felgenbiegung: FB1 Starrkorperrotation der
des Rades Felge FP

Abbildung 2.11:  Benennung und Darstellung simulierter Rad-Eigenformen bis 400 Hz.

Durch Rotation ist genau wie beim rotierenden Kreisring und dem mitrotie-
renden Fiillgas fir die Felgenbiegung und den Felgen-Pitch ein Aufspalten
der Resonanzlage entsprechend Gleichung (2.10) zu erwarten. Messergeb-
nisse dieses Aufspaltens berichtet nach Kenntnis der Autorin nur [Zell09] im
Kraftspektrum in vertikaler Richtung im Prifstandsversuch. Das verwendete
Rad weist eine vergleichsweise niedrige erste Eigenfrequenz im Bereich um
200 Hz auf. Die Messdaten ausgelesen aus [Zell09] sind in Abschnitt 4.2.3 in
Abbildung 4.9 b) dargestellt. Bei Rotation kénnen die Eigenformen des Rades
nicht mehr den Ausrichtungen sym und asym zugeordnet werden, da fir ei-
nen stehenden Beobachter Wellenbewegungen mit und entgegen der Rotati-
onsrichtung zu erwarten sind. Im rollenden Zustand werden die Zusatze durch
1 fur die niederfrequente und 2 fiir die hochfrequente Eigenfrequenz ersetzt
(Abschnitt 4.2.3).

2.4 Radfiihrungen

Als Verbindungsglied zwischen Fahrbahn und Fahrzeug muss das Fahrwerk
eine sichere und komfortable Fahrzeugfiihrung gewahrleisten. Es muss die
Fahrzeugmasse abstitzen, federn sowie deren Schwingungen bedampfen,
Gerausche und Schwingungen ausgehend von der Fahrbahn bedampfen oder
isolieren. Weiterhin missen das Antriebsmoment Ubertragen, die Rader gela-
gert, gefuhrt, gelenkt und gebremst werden [Mats98], [HeilR08]. Diese Aufga-
ben des Fahrwerks erflillen die Teilsysteme Achsen, Lenkung, Federungs-,
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2.4 Radfiihrungen

Dampfungs-, Brems- und Antriebssystem, Rad-Reifen sowie Fahrdynamikre-
gelsystem [HeiR08]. Nach HeiRing und Ersoy [HeiR08] ist diese funktionale
Untergliederung des Fahrwerks fur den konstruktiven Aufbau und die Monta-
ge nicht zweckmaRig, so dass sie die Bestandteile des Fahrwerks weiter ent-
sprechend vormontierbarer Module untergliedern. Von diesen Modulen ist die
Radflhrung direkt mit dem System Reifen-Hohlraum-Rad verbunden und
bildet fur dieses die mechanische Eingangsimpedanz.

2.4.1 Aufbau und Materialien

Die Radfiihrung dient der Ubertragung der Radaufstands-, Brems-, Antriebs-,
und Seitenkrafte an den Aufbau. Sie besteht aus Lenkern, Kugelgelenken und
Gummilagern, die den Radtrager mit dem Aufbau bzw. Achstrager (Hilfsrah-
men, Fahrschemel) verbinden [HeiR08].

Sogenannte Fuhrungslenker fihren das Rad. Traglenker tragen auch den
Aufbau und Hilfslenker dienen der Verbindung von Lenkern untereinander
oder mit dem Radtrédger. Um die relative Beweglichkeit der Lenker gegenei-
nander zu gewahrleisten, verfligt jeder Lenker Uber mindestens zwei Gelenke,
von denen das aufbauseitige meist durch ein Gummilager ersetzt wird. Die
Lenker werden nach der Anzahl (2-Punkt-, 3-Punkt- und 4-Punkt-Lenker) und
der Form der Verbindungslinie (Y-, U-, A-Form u.a., vgl. [HeiR08]) der Gelen-
ke unterschieden. Als Lenkerwerkstoffe kommen Stahl (-bleche) und —legie-
rungen aufgrund der hohen Festigkeit, Steifigkeit, Duktilitat sowie des gunsti-
gen Preises und Aluminiumlegierungen aufgrund ihrer geringen Dichte, der
guten Verarbeitbarkeit und Korrosionsbestandigkeit zum Einsatz [Hei308].

Kugelgelenke ubertragen durch das Rad eingeleitete Krafte und Bewegun-
gen vom Radtrager zu den Lenkern. Aufgrund der dauernden gegenseitigen
Berlihrung der Gelenkkomponenten treten innere Reibmomente auf. Wenn
bei Kugelgelenken eine Rotationsachse dominiert und die ibrigen Drehbewe-
gungen sehr klein sind, werden Elastomerlager eingesetzt, da sie glinstiger,
unempfindlicher gegen Korrosion und wartungsfrei sind [Heil308]. Bei der
Ubertragung von fahrbahnerregten Schwingungen spielen Elastomerlager
eine wichtige Rolle, da sie die dynamischen Ubertragungseigenschaften aller
Fahrwerkskomponenten beeinflussen und als vibroakustische Abstimmglieder
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dienen [Sell08], [Thom08]. Das Ubertragungsverhalten eines Elastomerlagers
wird von der verwendeten Elastomermischung (frequenzabhangige Steifigkeit
und Dampfung, vgl. Abschnitt 2.1.1 und Abschnitt 2.4.2), der Art der Anre-
gung, den Umgebungsbedingungen, der Formgebung und der Vorbelastung
beeinflusst [Sell08].

Aufbauseitig werden die Lenker mit dem Achstrager verbunden, der die
Radkrafte aufnimmt. Die unterschiedlichen Ausfiihrungen werden aus Stahl
oder Aluminium gefertigt. Trotz des hohen Gewichts und der verursachten
Kosten dient der Achstrager dazu hochste Komfortanspriche zu erfillen
[Heil308].

Radseitig sind die Lenker mit dem Radtrager verbunden, der aufgrund der
verschiedenen Radfiihrungs- und Antriebskonzepte unterschiedliche geomet-
rische Auspragungen annimmt. Radtrager werden als Guss- Schmiede- oder
Blechbauteile aus Stahl oder Aluminiumlegierungen gefertigt [HeiR308].

2.4.2 Eigenformen und Einflussfaktoren

Neben der Anregung durch die Reifen-Hohlraum-Rad-Schwingungen und den
Antrieb kann der Fahrwerkstruktur selbst die Ursache fur Gerdusche und
Schwingungen sein [Hei308]. Aufgrund der Vielzahl der Bauformen der Rad-
fuhrungen, Lenker und Gummilager kann das System unterschiedlichste ge-
koppelte Schwingformen (Starrkérper- und Kontinuumsresonanzen) anneh-
men, deren Eigenfrequenzlage von der Konstruktion, den Steifigkeiten und
Massen der eingesetzten Bauteile abhangen. Douville et al. [Douv06] fassen
die aus der Literatur bekannten Eigenfrequenzen 20, 50, 80 und 125 Hz als
globale Eigenfrequenzen des gesamten Radflihrungssystems (einschlieRlich
Reifen) zusammen. Dabei ist die Hauptresonanz zwischen 10 und 15 Hz
[HeiR08] (die Angabe von 20 Hz in [Douv06] weicht von anderen Literaturstel-
len [Wall00], [HeiR08] ab) eine vertikale Starrkdrperbewegung des Systems
Reifen-Hohlraum-Rad beeinflusst durch die Reifensteifigkeit [Wall00]. Im Fre-
quenzbereich zwischen 60 und 100 Hz berichten Sell et al. [Sell08] Kontinu-
umsresonanzen von Stahlfedern oder Biegeschwingungen der Dampfer. Ha-
verkamp et al. [Have04] beschreiben neben der Biegeschwingung des StoR-
dampfers im Frequenzbereich um 100 Hz Biegeeigenformen der Spurstange.
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Die Fahrwerksentwicklung strebt danach die tbertragenen Schwingungen zu
tilgen, zu dammen und Verstarkung durch Resonanzen zu vermindern
[HeiR08]. Dazu werden Anforderungen an die erste Eigenfrequenz der Len-
ker, Rad- und Achstrager gestellt, da diese allgemein nur schwach gedampft
sind [Douv06]. Die Abstimmung der Elastomerlagereigenschaften, die im Fo-
kus der Betrachtung zur Reduzierung der Koérperschallibertragung ins Fahr-
zeug stehen [Thom08], erfolgt dabei immer im Zielkonflikt zwischen Fahrdy-
namik und Komfort. Fiir eine gute Gerauschisolation muss die mechanische
Impedanz des Elastomerlagers signifikant kleiner als die der verbundenen
Bauteile sein und zu hohen Frequenzen hin nur wenig verharten [HeiR08]. Zur
Schwingungsisolation werden wenig ddmpfende Elastomermischungen bevor-
zugt, wobei eine Mindestdampfung notwendig ist, um Eigenfrequenzen sowie
stoRartige Anregungen zu bedampfen [Sell08], [Thom08]. Nachteilig wirkt sich
bei Gummilagern die dynamische Verhartung hin zu kleinen Wegamplituden
aus [Sell08], [HeiR08], was bei hohen Frequenzen, bei denen kleine Amplitu-
den vorliegen, besonders relevant ist [Thom08]. Dann dominieren Reibungs-
effekte die Steifigkeit, so dass eine bedeutende Versteifung der Achse ent-
steht [Sell08]. Ferner wird in der Fahrwerksentwicklung versucht Freiheitsgra-
de auf einer Schwingungstibertragungsstrecke zu entkoppeln. Beispielsweise
kann durch eine geeignet gewahlte Lage der Zentralachse der Radaufhan-
gungsschwingbewegung die Ubertragung von am Rad eingeleiteten Léngs-
schwingungen Uber Radtrager und Querlenker auf die Spurstange verringert
werden [Enge98]. Dadurch kann die durch Rad- und Bremsenungleichformig-
keiten bewirkten Lenkraddrehschwingungen reduziert werden [Enge98]. Er-
ganzend werden Dammmaterialien in den Fahrzeuginnenraum eingebracht,
Tilger und Sperrmassen eingesetzt [Thom08].

2.5 Fahrbahnen

Wahrend des Rollprozesses wird der Reifen hauptsachlich durch Stral3en-
unebenheiten zur Ausbildung von Eigenschwingungen angeregt [Zell09]. Aus
diesem Grund wird im folgenden Abschnitt 2.5.1 auf den konstruktiven Aufbau
und die Materialien von StralBenkonstruktionen eingegangen. In Abschnitt
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2.5.2 werden die Mdglichkeiten zur Charakterisierung von Fahrbahnen und
die Reifen-Fahrbahn-Interaktion sowie deren Modellierung erlautert.

2.5.1 Aufbau und Materialien

Ziel der StralBenkonstruktion ist es, die durch Verkehrslasten erzeugten
Spannungen so abzubauen, dass der tragende Untergrund die noch einwir-
kenden Lasten schadlos aufnehmen kann. Straflenschaden durch zu grof3e
Lasten, zu haufige Lastwechsel oder durch Gefrieren und Ausdehnen von ein-
dringendem Wasser senken den Fahrkomfort und schaden, da sie Radlast-
schwankungen verstarken, der Stralenkonstruktion weiter. Die Straflenkon-
struktion sieht Erdkorper und StralRenoberbau vor. Konstruktionsgrundsatze
des Erdkorpers werden in [Vels09], [Wieh05] beschrieben.

Der fir die Schwingungsanregung besonders interessante StralRenoberbau
besteht je nach Untergrund und zu erwartender Verkehrsbeanspruchung aus
mehreren (Trag-)Schichten [Vels09]. Die unterste Tragschicht dient meist dem
Frostschutz, eventuell dariiberliegende Tragschichten dienen der Verfesti-
gung der Frostschutzschicht und der Aufnahme der Radlasten. Die oberste
Schicht ist die Verschlei3- oder Deckschicht, die ruhigen Lauf, gute Reibung,
Drainage fir Wasser, Feuchtigkeitsschutz fir die unteren Schichten und Last-
verteilung gewahrleisten muss [Sand02]. Die allgemein bekannten Bezeich-
nungen Asphalt-, Beton und Pflasterbauweise bezeichnen die Deckschicht
[Vels09], wobei Asphalt und Beton die Art der Bindung der Stoffe meinen.
Dabei sind die Tragschichten ungebunden oder anders gebunden als die
Decke.

Der StralRenoberbau besteht zu 40 bis 55 Gewichts-% aus Gesteinskor-
nungen einer festgelegten GroRenverteilung, zu 35 bis 45 Gewichts-% aus
Sand, zu 5 bis 10 Gewichts-% aus Fllstoffen und zu 4 bis 8 Gewichts-% aus
Bindemittel [Sand02], [Wieh05], [Vels09]. Das Bindemittel sorgt fir einen gu-
ten Zusammenhalt der Gestein-Sand-Fllstoffmischung sowie eine feste Ver-
bindung zur darunterliegenden Schicht. Vereinfachend ordnet Sandberg die
StraRenoberflachen zwei Haupttypen, Betonoberflachen und konditionierten
Oberflachen zu [Sand02].
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Beton meint grundsatzlich jeden Gesteinmix, der durch ein Bindemittel ge-
bunden wird. Betonoberflachen unterscheiden sich durch die Art des Binde-
mittels, Bitumen oder Zement, und dadurch nach lhrer Festigkeit als flexibel
bei bitumenartigem Bindemittel und starr bei Zementbinder. Ihre Dicke liegt
zwischen 10 und 100 mm [Sand02]. Bei der Konditionierung von Oberflachen
wird eine 5 bis 15 mm starke VerschleiRschicht durch Besprihen der darun-
terliegenden, geebneten Tragschicht mit Bindemittel und anschliefendem Ab-
streuen mit Gesteinsmischung bestimmter Kérnungen erreicht.

Zur Herstellung einer bestimmten Oberflachenfestigkeit und definierten
Oberflacheneigenschaften ist die Zusammensetzung der GesteinskorngréfRen
wesentlich [Sand02], [Vels09], [Wieh05]. Je nach Grofenverteilung und Ge-
halt bzw. Sorte des Bindemittels ergeben sich dichte, wasserundurchlassige,
hohlraumarme oder pordse, hohlraumreiche Deckschichten. Dabei werden
dichte und pordse Deckschichten sowohl bitumen- als auch zementgebunden
hergestellt [Beck02].

Zu den hohlraumarmen Beldgen zahlen z.B. Asphaltbeton, Splittmastix-
Asphalt (SMA) und Gussasphalt mit bis zu 5 % Holraumgehalt. Porése Belage
wie der offenporige Asphalt (OPA) werden durch das Weglassen von Sand
und den kleinsten KorngréRen in der Splittmischung sowie dem Zusatz von
Faserstoffen im Bindemittel erreicht. Durch die Ableitung von Niederschlag-
wasser kann die Griffigkeit auf OPA verbessert und die Sprihfahnenbildung
reduziert werden. Ein weiterer Vorteil ist die Larmminderung beim Reifenab-
rollvorgang [Renk01], [Vels09].

Die GesteinsgroRenzusammensetzung fir Zementbetonoberflachen reicht
Uber weitere Bereiche als bei Asphaltbeton und der Mix enthalt mehr Sand.
Dadurch werden die Oberflachen sehr eben und dicht, so dass Akustik und
Griffigkeit schlechter bewertet werden [Sand02]. Zur besseren Ableitung von
Wasser werden die Oberflachen einer Oberflachenbehandlung unterzogen.
Bekannt sind das Abstreuen mit Gestein, das Freilegen von Steinen (z.B.
Waschbeton) oder die mechanische Oberflachenbehandlungen (Besenstrich,
Abschleppen mit Jutetuch, Schleifen und Ausfurchen mit Diamantsagen, Skid-
abrader zum Ausbrechen weicher Bestandteile), die sowohl in Langs- als
auch in Querrichtung ausgefihrt werden [Sand02]. Somit werden die Oberfla-
cheneigenschaften dann stéarker durch die Behandlung oder die herausste-
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henden Gesteinskdrnungen bestimmt. Ein besonderes Merkmal von Zement-
betonoberflachen ist, dass er zum Ausgleich von Temperaturspannungen in
Sektionen von 10 bis 20 m Lange unterteilt werden muss. Neben der in Quer-
richtung ausgefihrten Oberflachenbehandlung fiihrt auch diese Unterteilung
zu Gerauschproblemen [Sand02].

Obwohl jedes Land eigene Spezifikationen fiir Fahrbahndeckschichten hat,
werden tendenziell auf Strallen, auf denen hohe Geschwindigkeiten und viel
Verkehrsaufkommen erwartet werden, Fahrbahndeckschichten mit gréberer
Makrotextur eingesetzt, um eine angemessene Drainage und somit gute
Nassreibeigenschaften zu erreichen [Sand02]. Ursachlich ergeben sich in Zu-
sammenhang mit der erhohten Geschwindigkeit auf diesen Stralen hohe
Larmbelastungen und KomforteinbuRen fiir die Fahrzeuginsassen.

2.5.2 Charakterisierung von Fahrbahnen und Reifen-Fahrbahn-
Interaktion

Charakterisierung

Die Abweichungen einer Fahrbahnoberflache von einer ebenen planen Flache
werden in dieser Arbeit als Unebenheiten bezeichnet. In der Langs- bzw.
Fahrtrichtung beeinflussen sie aufgrund der Schwingungsanregung der Fahr-
zeuge sowie der entstehenden Vertikalbeschleunigungen den Fahrkomfort,
die Beanspruchung der StraRenkonstruktion und die Fahrsicherheit [Vels09].
Die World Road Association hat 1987, entsprechend ihres Einflusses auf Ge-
brauchseigenschaften wie Griffigkeit, Abrieb, Gerausch, Komfort u. a. die Be-
reiche der Unebenheitswellenlangen 1 festgelegt

e Mikrotextur (1 < 0.5 mm),
e Makrotextur(0.5 < 2 <50 mm) und
e Megatextur (50 < 2 < 500 mm).

Die Definitionen wurden im ISO-Standard [113473] weiter entwickelt. Dieser
definiert als Textur die Abweichungen der Fahrbahnoberflache von einer ebe-
nen Flache. Von Profil ist die Rede, wenn das Messergebnis der Abtastung
einer solchen Textur mit einem Sensor entlang einer Raumachse gemeint ist.
Wird ein derartiges zweidimensionales (2-D) Profil in den Frequenzbereich
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Uberfiihrt, kann die Texturwellenlange 2 als Kehrwert der rdumlichen Fre-
quenz gewonnen werden. Die Texturwellenlangen im Bereich der Makrotextur
liegen in vergleichbarer Gréf3enordnung wie Reifenprofilelemente. Unebenhei-
ten in diesem Bereich werden durch Steine innerhalb der Asphaltmischung
und die in Abschnitt 2.5.1 beschriebenen Oberflachenbehandlungsverfahren
erzielt. Die Reifenlatschlange fallt in den Wellenlangenbereich der Megatex-
tur. Der Bereich von Wellenlangen groer 500 mm wird ,Unebenheit” ge-
nannt. Unebenheiten entstehen durch Alterung der Fahrbahndecke, sowie
z.B. durch Brlckenubergange. Die spektrale Darstellung der Texturamplitude
Uber der Wellenlange bzw. der rdumlichen Frequenz wird zur Bewertung von
StralRenoberflachen und in der Simulation der StralRenanregung eingesetzt
[Dods73], [LeeS03], [GimmO05], [Schu05], [Vels09]. Aufgrund der fraktalen
Gestalt von Straltenoberflachen kénnen durch Definition einer Ausgleichsge-
raden fur die spektrale Darstellung charakteristische Kennwerte gewonnen
werden. Die Bestimmung dieser Kennwerte und von Gestaltfaktoren ist in Ab-
schnitt 3.4.2 beschrieben. Die Rauheit, die geometrische Feingestalt von
Oberflachentexturen, wird Uber die Abstande zwischen Profilspitzen, die mitt-
lere Profiltiefe MPD und den quadratischen Mittelwert (RMS) der Rautiefen
gekennzeichnet [Sand02], [Brin07], [Vels09].

Anregung des Reifens

Die spektrale Darstellung sowie die gewonnen Kennwerte geben, wenn sie
aus einem zweidimensionalen Texturprofil gewonnen werden, nur ndherungs-
weise die Uber die gesamte Reifenaufstandsflache eingeleitete Anregung wie-
der. Probleme entstehen zum Beispiel, wenn die Anregung Uber der Reifen-
breite in Phase erfolgt, z.B. bei gefurchten StraRen [Sand02]. Aus diesem
Grund finden de Roo et al. [DeR099] bedeutende Unterschiede bei Simulation
des abgestrahlten Schalls bei Anregung des Reifens mit dreidimensionalen
(3-D) spektralen Unebenheitsfunktionen der Stralle im Vergleich zur Anre-
gung mit einer zweidimensionalen spektralen Unebenheitsfunktionen jeweils
Uber der gesamten Reifenbreite. Die Unterschiede zwischen der Anregung mit
einem synthetischen Anregungssignal, das aus der spektralen Unebenheits-
funktionen erzeugt wird (aufgrund unzureichender Phaseninformation wird die
typische Struktur einer Stralle aus Poren und Steinen nicht wiedergegeben),
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und der Anregung mit dem gemessenen Anregungssignal sind dagegen ver-
schwindend gering.

In Modellen, wie beispielsweise dem von Brinkmeier [Brin07], die die Rei-
fenrotation und das Reifenkurvenverhalten abbilden, wird von einer starren
Fahrbahn ausgegangen (vgl. [Ghor06], [Kois98], [Kabe00], [Oden86],
[Olat02], [Olat04], [Raok03]). Diese Annahme ist berechtigt, da bei der Inter-
aktion der rollende Reifen eine weitaus geringere Steifigkeit aufweist als die
darunterliegende Strale [Ande08]. Bei Modellen [Seta03], die die Interaktion
mit weichem Untergrund oder Schnee abbilden, ist diese Annahme nicht lan-
ger glltig, da die Deformationen des Reifens und des Untergrunds vergleich-
bare Gréf3enordnungen haben.

Das Kontaktverhalten von Reifen und Fahrbahn hangt von der Fahr-
bahntextur, den Fahrbahnmaterialien, dem Vorhandensein eines Zwischen-
mediums, den viskoelastischen Materialeigenschaften des Reifens, der Bie-
gesteifigkeit des Reifenaufbaus, der Rollgeschwindigkeit und der Radlast ab.
Einer visuellen Untersuchung ist der Kontaktbereich nicht zuganglich. Somit
werden Kontaktuntersuchungen, mit dem Ziel die Eindringtiefe des Reifens in
eine unebene Fahrbahnoberflache abzubilden, zunachst mit diinnen defor-
mierbaren Folien von Dieckmann [Diec92] und Eichhorn [Eich94], spater auch
von Brinkmeier [Brin07] durchgefiihrt. Nach dem Uberrollen der Folien mit
dem zu untersuchenden Reifen wird die Foliendeformation beziehungsweise
die Kontakttiefe optisch ausgewertet [Eich94] oder vermessen [Brin07]. Eich-
horn ermittelt mit dieser Methode eine mit der Fahrgeschwindigkeit abneh-
mende Eindringtiefe was er durch die dynamische Verhartung des viskoelasti-
schen Materials erklart [Eich94]. Wie auch in dieser Forschungsarbeit (Ab-
schnitt 3.4.3) werden bei Bachmann [Bach98], im Projekt Silence [Chal06], bei
Majumdar et al. [Maju07] und Gabel [Gaeb09] drucksensitive Folien zur Un-
tersuchung des Kontakts eingesetzt. Bachmann findet eine generelle Abnah-
me der Kontakttiefe mit zunehmender Geschwindigkeit [Bach98], obwohl die
drucksensitiven Folien laut Herstellerangaben fir dynamische Messungen
nicht geeignet sind. Gabel [Gaeb09] findet in experimentellen Untersuchun-
gen eines Profilblocks, der quasistatisch mit nomineller Last auf zwei Fahr-
bahnoberflachen gepresst wird, einen linearen Zusammenhang zwischen
Traganteil, dem Quotienten aus wahrer Kontaktflache und nomineller Kontakt-
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flache, und Kontaktdruck. Aus der visuellen Betrachtung der drucksensitiven
Folien unter steigender nomineller Last ergibt sich fiir kleine nominelle Lasten
zunachst eine Zunahme der lokalen Kontaktstellen auf rauen Oberflachen
[Gaeb09]. Mit weiter steigender Last steigt die Kontaktflache an bestehenden
Kontaktstellen an, wobei der lokale Kontaktdruck signifikant ansteigt
[Gaeb09]. Die Ursachen sieht Gabel in der Oberflachenprofilierung und den
viskoelastischen Materialeigenschaften [Gaeb09]. Gleichzeitig misst Gabel in
den Versuchen die resultierende Normalverschiebung, mit deren Kenntnis er
die Kontaktsteifigkeit (also der Widerstand gegen das Eindringen eines wei-
chen Profilblocks in die profilierte Textur) als Verhaltnis eines aufgebrachten
Normalkraftinkrements zur resultierenden Normalverschiebung definiert
[Gaeb09]. Bei Auftragung der Kontaktsteifigkeit einer Oberflache ausgeprag-
ter Makrotextur Uber der resultierenden Normalverschiebung ergibt sich der in
Abbildung 2.12 b) schematisch dargestellte nichtlineare Verlauf (vgl. [An-
de05], [Chal06], [Ande08], [Gaeb09]). Der starke Anstieg bei geringen Nor-
malverschiebungen entsteht durch Bildung neuer Kontaktgebiete, der geringe
Anstieg bei mittleren bis hohen Normalverschiebungen durch Ausweitung be-
stehender Kontaktgebiete [Gaeb09]. Die vergleichende Messung auf einer
Korundoberflache mit geringer maximaler Rautiefe ergibt aufgrund des hohen
Traganteils eine sehr hohe Kontakisteifigkeit. Die Auftragung der aufge-
brachten Last Gber dem Eindringweg zeigt auf der Makrotextur die in Abbil-
dung 2.12 a) dargestellte nichtlineare Charakteristik. Auch hier zeigt sich der
Einfluss der makroskopischen Textur der Fahrbahnoberflache [Chal06], [An-
de08], [Gaeb09] in starken Unterschieden des Kurvenverlaufs je nach Positi-
on des Profilblocks auf der Fahrbahn. Auf der ebeneren Korundoberflache
zeigt sich eine annahernd lineare Charakteristik.

Aufbauend auf experimentell gewonnenen Erkenntnissen entwickeln ver-
schiedene Autoren [Eich91], [Bach98], [Trab05], [Ande05], [Ande08],
[Gaeb09] Modelle des komplizierten, nichtlinearen Reifen-Fahrbahn-Kontakts
wobei die Fahrbahn als mechanisch starr angenommen wird. Die notwendige
feine Diskretisierung des Kontaktbereichs verursacht lange Rechenzeiten, so
dass sich ein Zielkonflikt zwischen Detaillierungsgrad und Berechnungszeit
ergibt. Diesem Zielkonflikt sowie der Komplexitat der Kontaktmodellierung be-
gegnen die Autoren durch
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e Vereinfachende Annahmen (z.B. Vernachlassigung der Mikrorauheit),

e Berucksichtigung von ausschliellich Normalkraften/-verschiebungen
[Eich91], [Bach98], [Trab05], [Brin07] und

e Modulare Modellierung (z.B. Trennung von Normal- und Tangential-
anregung) [Ande08], [Gaeb09], [Mold10].
a) b)

Korundoberflache Korundoberflache

Normalkraft auf
Probekérper

Kontaktsteifigkeit

-

Y
A\ 4

Normalverschiebung Probekdrper Normalverschiebung Probekérper

Abbildung 2.12: Schematische Darstellung a) der Normalkraft-Verschiebungs-Charakte-
ristik und b) der Kontaktsteifigkeit-Verschiebungs-Charakteristik, nach [Chal06], [Gaeb09].

Zur Modellierung des Reifen-Fahrbahn-Kontaktes werden haufig wie in
[Krop92] die Winkler-Bettung [John85] und deren Weiterentwicklungen einge-
setzt. Die klassische Winkler-Bettung [John85] vernachléssigt die Kopplung
der einzelnen Materialpunkte, was nach Andersson et al. [Ande05], [Ande08]
ein grofRer Nachteil dieser Methode ist. Ohne Kopplung der Federn wird der-
selben Texturhéhe unabhangig von der konkreten Unebenheitsverteilung der
gleiche Normaldruck bzw. die gleiche Normalkraft zugewiesen. Die realen
Druckverhaltnisse werden verfalscht [Eich94]. Eichhorn und Roth [Eich91]
entwickeln aufbauend auf den Erkenntnissen aus ihren Versuchen ein zwei-
dimensionales Kontakttiefenmodell auf Basis der Winkler-Bettung. In diesem
Modell werden an der Reifenprofiloberkante in Normalenrichtung wirkende,
parallele Federn fest angebunden, von denen jede Feder mit zwei Nachbarfe-
dern durch Koppelfedern verbunden ist. Die Prinzipdarstellung des Modells
zeigt Abbildung 2.13 a). Alle Federn werden als linear elastisch und ihre Lan-
genanderung als klein gegentiber der Ausgangslange angenommen. Ferner
ist die Federsteifigkeit konstant und es sind nur vertikale Verschiebungen
erlaubt. Das Modell berechnet den Gleichgewichtszustand ohne Berucksichti-
gung dynamischer Effekte nach
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F, =K,u, (2.15)
mit F,  dem Kraftvektor der lokalen Krafte /., an der Feder an der Position i,

K, der Steifigkeitsmatrix in normaler Richtung und

dem Vektor der lokalen Einfederung u, . der lokalen Federn an der Positi-
oni.
Die Losung von (2.15) erfolgt iterativ und verschiebungsgesteuert bis die
Summe der lokalen Kontaktkrafte an allen Federn der vorgegebenen Normal-
last entspricht [Eich94]

Fyson =2 o, (2.16)

mit Fysn der vorgegebenen Normalkraft.

Das Modell kann mit einer Aufldsung von 25 Federn je 2 mm in Langsrichtung
die gemessenen Kontakttiefen mit einer Abweichung von 0.1 mm vorhersagen
[Eich94]. Dieser zweidimensionale Modellansatz wird von Bachmann
[Bach98] um eine Parallelschaltung von Feder und Dampfern (sogenannte
Kelvin-Voigt (KV)-Modelle) anstelle der diskreten Federn erweitert. Das Prin-
zip des Modells ist in Abbildung 2.13 b) dargestellt. Damit gelingt die Beruck-
sichtigung des Einflusses der Eindringgeschwindigkeit des Profilelastomers in
die unebene Fahrbahn. Die Modellparameter werden anhand der durchge-
fuhrten Messungen ermittelt [Bach98]. Von Trabelsi wird der zweidimensiona-
le Modellansatz von Eichhorn und Roth zu einem dreidimensionalen Modell
erweitert [Trab05]

F, =K,u, (2.17)

mit F, dem Kraftvektor der lokalen Krafte f,

nj,

;an der Feder an der Position 7, J,

K, der Steifigkeitsmatrix und

dem Vektor der lokalen Einfederung u, ; . der lokalen Federn an der Positi-

oni,j.
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Fysu =22 i (2.18)

mit Fyss  der vorgegebenen Normalkraft.
a) b)

Abbildung 2.13: Prinzipdarstellung des zweidimensionalen Normalkontaktmodells a) nach
Eichhorn und Roth [Eich91] und b) nach Bachmann [Bach98].

Dies entspricht einer Erweiterung der Prinzipdarstellung aus Abbildung 2.13
a) in die dritte Dimension. Somit wird der Kontakt zwischen Reifen und Fahr-
bahn in der Flache vollstandig berechnet, wobei die Verteilung der Uneben-
heiten in zwei Raumrichtungen den lokalen Kontakt beeinflusst. Die Ansatze
von Trabelsi und Bachmann werden von Gabel verknupft, um den Profilblock-
Fahrbahn-Kontakt quasi-dynamisch und flachig zu berechnen [Gaeb09]. Das
Modell bedeutet eine Erweiterung der Prinzipdarstellung aus Abbildung 2.13
b) in die dritte Dimension. Die Modellparameter identifiziert Gabel durch Ver-
suchsergebnisse und eine vergleichenden FE-Simulation, wobei er die Textur
in der FE-Simulation an einigen Stellen glattet, um numerische Konvergenz zu
erreichen [Gaeb09]. Fur die in Abbildung 2.12 dargestellten Normalkraft- und
Kontaktsteifigkeitscharakteristika erreicht Gébel eine gute Ubereinstimmung
zwischen Simulation und Versuch im Gleichgewichtszustand. Bei dynami-
schen Eindringversuchen ermittelt Gabel eine Zunahme der Normalkraft und
eine verminderte Eindringtiefe mit zunehmender Geschwindigkeit v [Gaeb09].
Der Effekt ist in Abbildung 2.14 a) dargestellt. Die quasi-dynamische Modellie-
rung mit

F, =K, +— D, lu, (2.19)
t:,(v)
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mit F,  dem Kraftvektor der lokalen Kréfte f,

ni,j

an der Feder an der Position 7, j,
D, der Dampfungsmatrix und
g, der Eindringzeit bei der Geschwindigkeit v

kann die gemessenen Effekte qualitativ abbilden [Gaeb09].

a) b)
z
=
A dynamisch s R
v - S~
P ~
- g +" zunehmende “«
T 5 . 1 Geschwindigkeit
@ IS i \\
E=gy<3 rd o
T o ’ =
Z= /
T2 / o
£ /’ .
oo /7 %
-— 4 X
g b=
- (0]
z - > > >
Normalverschiebung Probekdrper Latsch-Anfang Latsch-Ende

Abbildung 2.14: Schematische Darstellung a) der Normalkraft-Verschiebungs-Charakteristik
im dynamischen Eindringversuch, nach [Gaeb09]; b) der vertikalen Kontaktkraft an der Un-
ebenheit mit zunehmender Geschwindigkeit (vgl. Ergebnisse Abschnitt 3.5).

Der Reifenschlupf ist Voraussetzung flr eine tangentiale Kraftibertragung,
wobei sich der Gesamtschlupf in Deformations- und Gleitschlupfanteile unter-
gliedern lasst [Kumme66]. Bei kleinem Reifenschlupf dominiert der Deformati-
onsschlupfanteil. Dies fihrt zu einem steilen Anstieg der Reibwert-Schlupf-
Kurve bei kleinem Reifenschlupf [Fach00]. Bei Auftreten eines Zwischenme-
diums im Reifen-Fahrbahn-Kontakt wie z.B. Wasser wird das Niveau der
Reibwert-Schlupf-Kurve verringert [Kumm64]. Da in der vorliegenden For-
schungsarbeit der Zustand des freien Rollens betrachtet wird, ist davon aus-
zugehen, dass der Uberwiegende Teil des Reifenschlupfs aus Deformationen
der Reifenprofilelemente resultiert [Fach00]. Doporto [Dopo03] zufolge ergibt
sich der Anfangsgradient der Umfangskraft-Schlupf-Kennlinie aus dem Elasti-
zitatsmodul der Elastomermischung des Reifenprofils, einem Steifigkeitsfaktor
(bestimmt durch geometrische Daten der Profilstruktur), dem Profilpositivanteil
und der mittleren Lange der Reifenaufstandsflache. Gabel [Gaeb09] unter-
sucht tangentiale Kontaktzustdnde von Profilelementen bei denen zunachst
kein globales Abgleiten betrachtet wird. Mit steigender Normalkraft findet er

53



2 Systembeschreibung und -analyse

zunehmende lokale Kontaktdriicke und eine starkere Verzahnung zwischen
Profilblock und rauer Fahrbahnoberflache, wodurch sich der Effekt des Mirko-
gleitens reduziert und die Ubertragbare Tangentialkraft ansteigt [Gaeb09]. Bei
einer definierten Tangentialkraft sinkt mit zunehmender Normallast die tan-
gentiale Auslenkungen des Profilelementes [Gaeb09]. Die sinkende Auslen-
kung bedeutet eine zunehmende Tangentialsteifigkeit. Fur definierte tangenti-
ale Verschiebungen zeigt der Verlauf der Kontaktsteifigkeit mit zunehmender
Normalkraft eine nichtlineare Charakteristik [Gaeb09]. Die geringe Zunahme
der tangentialen Kontaktsteifigkeit bei hohen Normallasten flhrt Gabel darauf
zuriick, dass ab einer bestimmten Normallast auf einer ausgepragten Makro-
textur kaum neue Kontaktgebiete erschlossen werden [Gaeb09].

Aufbauend auf seinen Erkenntnissen aus Versuchen entwickelt Gabel
[Gaeb09] ein Tangentialkontaktmodell, das im Anschluss an eine Normalkon-
taktsimulation ausgefiihrt wird. Aufgrund der Ahnlichkeit der Ergebnisse zur
Normalkontaktanalyse wabhlt er in Tangentialrichtung ebenfalls eine Bettungs-
modellierung. Nachdem in der Normalkontaktsimulation die Summe der loka-
len Federkrafte der anliegenden Sollnormalkraft entspricht (Abbildung 2.15
a)), wird die Information Uber die Lage der in Kontakt stehenden, aktiven Fe-
derelemente an das dreidimensionale Tangentialmodell iibergeben [Gaeb09].
Das Tangentialmodell des Profilblocks besteht aus einer Parallelanordnung
von miteinander gekoppelten, linear-elastischen Federelementen. Die zweidi-
mensionale schematische Darstellung des Modells zeigt die Abbildung 2.15
b). An allen in normaler Richtung aktiven Federelementen wird eine tangenti-
ale Verschiebung s, appliziert [Gaeb09]. Die Tangentialspannungsverteilung

berechnet Gabel [Gaeb09] aus den Federkraften der Elemente, die in tangen-
tialer Richtung an den Fahrbahnunebenheiten anliegen. Mikrogleiten und eine
Rickwirkung auf die Normalkontaktsituation werden im Modell vernachlassigt.
Das Modell ist in der Lage den Verlauf der gemessenen Kontaktsteifigkeits-
kennlinie in der Simulation qualitativ abzubilden [Gaeb09].

Dynamische Reifenmodelle, beispielsweise von Mancosu et al. [Manc97],
nutzen zur Beschreibung der tangentialen Kontaktsituation elastische Burs-
tenelemente. In Umfangsrichtung werden diskrete, linear-elastische Bursten-
elemente bei haftendem Kontakt ausgelenkt. Proportional zur Auslenkung
bildet sich eine tangentiale Kontaktkraft aus. Je nach Implementierung des
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Burstenmodells sind die Blrsten miteinander gekoppelt [Lupk03] oder unge-
koppelt [Manc97], [Sven03].
a) b)

4 A< 4

Abbildung 2.15: Prinzipdarstellung a) des eingefederten, normalen Profilblockmodells
nach [Gaeb09] b) des Modellansatzes in tangentialer Richtung nach [Gaeb09].

2.6 Kopplung der Teilsysteme

Bei dem System Reifen-Hohlraum-Rad-Radfiihrung handelt es sich um ein
gekoppeltes System. Reifen und Rad, sowie Hohlraum und Rad sind, wie die
Systembeschreibung in den vorherigen Abschnitten gezeigt hat, Uber einen
Rand groRer Dimension miteinander verbunden. Uber diesen Rand kann
Schwingungsenergie ausgetauscht werden. Um zu analysieren an welchen
Stellen gegebenenfalls Modellvereinfachungen getroffen werden kénnen, wird
in diesem Abschnitt beschrieben wie die Eigenschaften eines Teilsystems die
modalen Eigenschaften des anderen beeinflussen.

Reifen-Hohlraum-Kopplung

Die Eigenfrequenzen des Reifens werden durch das Fullmedium nur wenig
beeinflusst [Whee05]. Bei zwei unterschiedlichen Fillmedien werden in der
Messung der Ubertragungseigenschaften die Eigenfrequenzen des Reifens
nicht erkennbar verandert [Scav94]. Die Amplituden der gemessenen Uber-
tragungsfunktion werden bis 200 Hz kaum beeinflusst. Im Bereich der Hohl-
raum-Eigenfrequenz des Mediums Luft erfolgte eine Beeinflussung der Am-
plitude [Scav94].
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Bederna et al. [Bede09] ermitteln durch Messung und Simulation empirisch
eine Frequenzverschiebung von 0.5 Hz fir die Hohlraum-Eigenfrequenz, die
sie der Kopplung mit dem Reifen zuschreiben. Nach Sakata et al. [Saka90]
wird ein Reifen gleicher Gré3e mit unterschiedlichem strukturellem Aufbau
oder anderen Materialen nicht die Lage der Hohlraum-Eigenfrequenz wohl
aber die Amplitude beeinflussen. In Abschnitt 2.2.2 wurde beschrieben, dass
die Eigenfrequenz des Hohlraums nicht durch den Reifenfllldruck beeinflusst
wird. Bei stehendem Rad ist eine Beeinflussung der Frequenzlage aufgrund
einer Anderung der Reifeneinfederung méglich. In Kopplung mit dem Reifen
wird, wenn der Reifenfiilldruck veréndert wird, eine Anderung der Amplitude
der Hohlraumresonanz gemessen [Krau10], da die Reifensteifigkeit geandert
wird.

Reifen-Rad-Kopplung

Richards et al. [Rich86] berichten eine Abhangigkeit der Lage der ersten Rei-
fen-Eigenfrequenz [1,0]-asym + torsional abhangig von der Masse des Rades
bei Untersuchungen der Hochgeschwindigkeits-Reifen-Ungleichformigkeit. Sie
beschreiben eine Rotation des Rades entgegen einer Scherdeformation der
Reifenseitenwand fur diese Eigenform.

Wheeler et al. [Whee05] finden durch experimentelle Modalanalyse an ei-
nem Stahl- und einem Aluminiumrad einen Einfluss der Radsteifigkeit auf die
niederfrequenten [2,1]- und die Steering-Reifen-Eigenform. Fir das Stahlrad
sind die Eigenfrequenzen rd. 2 Hz geringer. Im Gesamtsystem Reifen-Hohl-
raum-Rad haben umgekehrt auch Reifenmasse und -steifigkeit einen Einfluss
auf die Lage der Rad-Eigenfrequenzen.

Hohlraum-Rad-Kopplung

Scavuzzo et al. [Scav94] untersuchen den Einfluss der Hohlraumresonanz
und der modalen Eigenschaften des Rades aufeinander. Sie finden heraus,
dass die Eigenfrequenzen typischer Pkw-Rader mit der Hohlraumresonanz
koppeln kénnen und dass durch eine Rad-Eigenfrequenz in der Nahe zur
Hohlraum-Eigenfrequenz eine Amplitudenerhéhung in der Ubertragungsfunk-
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tion des Systems resultiert. Im Pkw-Innenraum messen sie Pegeldifferenzen
von 12 dB fir zwei unterschiedliche Rader.

In experimentellen Untersuchungen findet Hayashi [HayaO07] fur die zweite
Hohlraumresonanz (zwei Wellenbauche tber dem Umfang) eine durch die
Druckdifferenzen bewirkte erzwungene Deformation des Rades entsprechend
dessen erster Eigenform (FB 2). Fiur das untersuchte Rad liegt die erste Rad-
Eigenfrequenz fur sich betrachtet niederfrequenter. Die erste Hohlraumreso-
nanz bewirkt ein Moment um die Langsachse durch die Radnabe. Hayashi
[Haya07] untersucht den Einfluss der Radscheibentorsionssteifigkeit aus der
Scheibenebene hinaus auf die Achsschenkelbeschleunigung in lateraler Rich-
tung. Mit zunehmender Torsionssteifigkeit der Scheibe findet er geringere Ge-
rauschpegel im Fahrzeuginnenraum [Haya07]. Weiterhin empfiehlt er geringe-
re Radbreiten, um den Hebelarm zur Scheibenebene und damit die Achs-
schenkelbeschleunigungen zu reduzieren.

Kopplung des Systems Reifen-Hohlraum-Rad mit der Radfiihrung

Nach Wheeler et al. [Whee05] fallen in den Frequenzbereich von 30 bis 80 Hz
einige Familien von Reifen-Eigenformen, die groRe globale, hauptsachlich
vertikale und horizontale Bewegungen ausfihren und die somit zum korper-
Ubertragenen Energietransfer iber die Radfiihrung beitragen. Hohere [¢,2]-
und [¢,3]-Reifen-Eigenformen im Frequenzbereich zwischen 220 und 250 Hz
bewirken ebenfalls grofRe globale Bewegungen.

Die [1,0]-asym-Reifen-Eigenfrequenz wird in ihrer Lage durch eine héhere
Langssteifigkeit der Radfuhrung zu hoheren Frequenzen verschoben
[Rope05]. Weiterhin kann das Massentragheitsmoment um die Querachse die
Lage der Reifen-Torsions-Eigenfrequenz beeinflussen. Ropers [Rope05]
zeigt, dass die Kopplung mit einer Radfihrung mit héherem Massentragheits-
moment die Reifen-Torsions-Eigenfrequenz verringert. DarGber hinaus zeigt
er, dass Aufbaudampfung und ungefederte Massen die Beschleunigungsam-
plituden am Radtrager im relevanten Frequenzbereich beeinflussen.

Da die Hohlraumresonanz mafigeblich Giber Kérperschall in den Fahrzeug-
Innenraum (bertragen wird, hat der Ubertragungspfad beginnend mit der
Radfuihrung grofen Einfluss auf die Gerauschamplitude der Hohlraumreso-
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2 Systembeschreibung und -analyse

nanz [Saka90]. Deshalb kann es vorkommen, dass die Hohlraumresonanz bei
gleicher Rad-Reifen-Dimension bei unterschiedlichen Fahrzeugen unter-
schiedliche Amplituden aufweist [MichO5k].

Douville et al. [Douv06] untersuchen an einem Viertel-Fahrzeugprifstand
mit steifer Anbindung der Lenker und des Dampferdoms bei nicht rollendem
Reifen die Ubertragungspfade der Radfiihrung bei Shaker-Anregung des Sys-
tems bis 250 Hz und klassifizieren sie nach ihrer Bedeutung je Eigenresonanz
des Gesamtsystems. Sie [Douv06] heben hervor, dass jeder Radfiihrungsauf-
bau spezielle Ubertragungseigenschaften aufweist und diese durch Radlast,
Reifentyp und -luftdruck usw. beeinflusst werden. Analysen dieser Einfluss-
faktoren werden nicht prasentiert. Sell et al. [Sell08] heben ebenfalls die Ana-
lyse des Ubertragungsverhaltens des Gesamtsystems Fahrwerk hervor. Ihnen
dient die Prifstandsuntersuchung bei steifer Anbindung mit Schlagleistenan-
regung der Validierung eines MKS-Radfuhrungsmodells. Der Einfluss von Ku-
gelgelenk- und Kolbenstangenreibung, Dampfungscharakteristik von Elasto-
mer- und Hydrolagern nicht aber des Systems Reifen-Hohlraum-Rad werden
untersucht. Im Gegensatz dazu stehen die von Eisele et al. [Eise08] sowie
Yoo und Chang [YooCO05] durchgefiihrten Untersuchungen am Gesamtfahr-
zeug mittels Transferpfadanalyse. Sie heben als Vorteil ihrer Methode die
Berlicksichtigung der flexiblen Karosserie auf die Fahrwerks-Ubertragungsei-
genschaften hervor und vermeiden den System verandernden Einbau von
Kraftmessdosen wie bei [Sell08]. Da die Transferpfadanalyse immer auf einen
Versuchstrager angewiesen ist, kann sie in der frihen Entwicklungsphase
nicht oder nur an einem Vorgangerfahrzeug eingesetzt werden. Somit bietet
sich die Gesamtfahrzeugsimulation an.
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

3.1 Strukturdynamik des Systems im nicht rollenden Zustand

3.1.1 Theoretische Grundlagen der experimentellen Modalanalyse

Alle in diesem Abschnitt wiedergegebenen Grundlagen sind, wenn nicht an-
ders gekennzeichnet, aus [Ewin00] und [HeFu01] entnommen. Als rechnerun-
terstutztes Messverfahren dient die experimentelle Modalanalyse, EMA, der
Analyse der dynamischen Eigenschaften von Strukturen durch Bestimmung
ihrer modalen Parameter (Eigenfrequenzen, Dampfungen und Eigenvektoren)
aus gemessenen Ubertragungsfunktionen. Die Struktur wird in eine Anzahl
diskreter Punkte, an denen die Systemantwort auf ein eingeleitetes Eingangs-
signal aufgenommen wird, unterteilt und als Mehrmassenschwinger verstan-
den. Unter der Voraussetzung linearen Systemverhaltens wird das dynami-
sche Verhalten der Struktur durch die Uberlagerung des Schwingungsverhal-
tens von mehreren Einmassenschwingern beschrieben.

Voraussetzung fir eine EMA ist die messbare Anregung der Struktur durch
mechanische Krafteinwirkung, die die Struktur zu ihren Eigenschwingungen
anregt. Als Signalformen fur die Anregung bieten sich harmonische, stochas-
tische (pseudostochastische) und transiente Signale an. Als einfaches und
schnell zu realisierendes Anregungssignal gilt der durch einen Impulshammer
erzeugte transiente Kraftimpuls. Dabei wird die Bandbreite des Spektrums
durch auswechselbare Hammerspitzen an den interessierenden Frequenzbe-
reich angepasst. Vorteilhaft sind die gute Leckageunterdrickung sowie die
Moglichkeit der Entdeckung von Nichtlinearitaten, nachteilig sind die schlechte
Reproduzierbarkeit von Anregungsrichtung und -amplitude sowie das Risiko
von Doppelschlagen. Richtung und -amplitude der stochastischen Anregung
durch einen elektrodynamischen, -hydraulischen, -magnetischen oder piezoe-
lektrischen Shaker kdnnen genau gesteuert werden. Ferner sind die bestmog-
liche lineare Approximation des Schwingungssystems und der ausreichende
Signal-Rauschabstand positiv zu bewerten. Eine pseudostochastische Anre-
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gung eliminiert das Leakage-Problem, das zu Fehlern bei stochastischer An-
regung fihrt. Ein pseudostochastisches Signal besteht aus diskreten Fre-
quenzen zusammengesetzt aus ganzzahligen Vielfachen der Frequenzauflo-
sung der Fourier-Transformation, es ist periodisch mit randomisierter Amplitu-
den- und Phasenverteilung. Bei harmonischer Anregung enthalt das sinus-
formige Kraftsignal zum Zeitpunkt der Messung eine einzige Frequenz und
wird mit vorgegebener Schrittweite liber dem interessierenden Frequenzband
variiert. Mit nur einem Shaker wird die Modalanalyse dadurch sehr zeitauf-
wandig. Die Wahl der Anregung beeinflusst das Ergebnis der Modalanalyse
sehr stark.

Als Reaktion auf die dynamische Kraftanregung wird die Strukturantwort
z.B. durch Beschleunigungsaufnehmer erfasst. Die Lage der Messpunkte auf
der Struktur beeinflusst dabei das Ergebnis der Analyse entscheidend. Es ist
ein Kompromiss zwischen einfacher Systembeschreibung und hinreichend
genauer Wiedergabe des Strukturverhaltens anzustreben. Zum Beispiel kann
eine Eigenform nicht erfasst werden, wenn die Lage des Messpunktes iden-
tisch mit einem Schwingungsknoten fir diese Eigenform ist.

Werden Kraftanregung und Beschleunigungsantwort zum Beispiel durch ei-
nen piezoelektrischen Kraft- und Beschleunigungsaufnehmer erfasst, ver-
starkt und einem FFT-Analysator zugefiihrt, kann die Ubertragungsfunktion®
(FRF) H(w) gebildet werden. Sie ist definiert als die Fourier-Transformierte
X(w) des Antwortsignals x(¢) geteilt durch die Fourier-Transformierte F(w) des
Anregungssignals ()

H(w)=22) (3.1)

F(o)
mit X(a)) der Fourier-Transformierten des Antwortsignals und
F(a)) der Fourier-Transformierten des Anregungssignals.

In der Zweikanal-Spektralanalyse ist eine FRF definiert als Kreuzspektrum
aus Anregung und Antwort S, (@) dividiert durch das Autospektrum der Anre-

gung S,,.(w), damit erhalt man den rauschfreien FRF-Schatzer H,(w) zu

3 engl. Frequency Response Function, FRF
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3.1 Strukturdynamik des Systems im nicht rollenden Zustand

_ Sk (w)
(o) (32)

mit Sy (w) dem Kreuzspektrum von Anregung und Antwort sowie
SFF(a)) dem Autospektrum der Anregung.

Unter der Voraussetzung, dass die Messung ohne Rauschen und Messfeh-
ler erfolgte, kann der gleiche FRF-Schatzer durch Bildung des Quotienten aus
dem Autospektrum der Antwort S, () und dem Kreuzspektrum von Anregung

und Antwort S,, () erhalten werden

H(w)=H,(0)= H,(w)= 32 (33)

mit Sy (a)) dem Autospektrum der Antwort.

Da reale Messungen nicht rauschfrei sind, werden die FRF durch Mehr-
fachmessung und Mittelwertbildung berechnet, wobei unterschiedliche Me-
thoden zur Unterdrickung des Rauschens Anwendung finden. Die H, -Me-
thode in Formel (3.2) unterdriickt das Rauschen M(w), das im Zeitbereich un-
trennbar mit der Anregung F(w) kombiniert ist. Unter der Voraussetzung, dass
das Stdrsignal in Bezug auf die Anregung unkorreliert ist und dass ausrei-
chend viele Messungen gemittelt werden, strebt das Kreuzleistungsspektrum
von Storsignal und Anregung gegen Null. Die H,-Methode in Formel (3.3)
bertcksichtigt unter gleichen Vorrausetzungen und Annahmen das Rauschen
N(w) auf dem Antwortsignal. An Resonanzstellen resultiert aus Zusammen-
spiel von Shaker und Struktur ein Abfall des Kraftsignals, so dass Messrau-
schen das Anregungssignal dominiert, wahrend das hohe Niveau des Be-
schleunigungssignals einen guten Signal-Rausch-Abstand gewahrleistet. Der
H,-Schatzer unterschatzt folglich die FRF. Wird die FRF nahe den Reso-
nanzstellen ausgewertet, sollte somit der H,-Schatzer dem H -Schatzer

vorgezogen werden.

Die H, und H,-Schétzer sind durch die Koharenzfunktion y2, (@) miteinan-
der verknupft

61



3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

o [Sule)

O s @) o
Physikalisch gesehen bedeutet die Kohdrenz die Kausalitat und Linearitat
zwischen Systemausgang x(¢) und Systemeingang f(¢). Die Koharenzfunkti-
on nimmt Werte zwischen 0 und 1 an, wobei 1 bedeutet, dass Anregung und
Antwort nicht von Stérsignalen Uberlagert werden. Abweichungen von 1 deu-
ten auf unkorreliertes Rauschen auf den Messsignalen, Messfehler, Nichtline-

aritaten oder zeitvariantes Strukturverhalten.

Aus den gemessenen Ubertragungsfunktionen im Frequenzbereich werden
durch Kurvenanpassung® eines mathematischen Modells die modalen Para-
meter bestimmt. Dieses Modell enthalt Annahmen zur Anzahl der Freiheits-
grade der Struktur, ihren Dampfungstyp und mdoglichst der Zahl der Eigenfre-
quenzen im betrachteten Frequenzbereich, so dass ein mathematischer Aus-
druck fur jede FRF-Kurve der Messung vorgegeben ist. Erfolg und Genauig-
keit des Curve-Fitting-Prozesses, wiedergegeben durch Minimierung einer
Fehlerfunktion, hangen essentiell von der Wahl eines adaquaten mathemati-
schen Modells ab.

Die Modelle werden allgemein zwei Kategorien zugeordnet [Ewin00]

o Einfreiheitsgradverfahren®: Die Struktur wird durch ein System ent-
koppelter Einmassenschwinger beschrieben, so dass der Einfluss be-
nachbarter Schwingformen ignoriert wird [Trou02]. Damit ist ein gro-
Rer Frequenzabstand erforderlich. Bei der in dieser Arbeit genutzten
Analyse-Software stehen z.B. die Peak- und CoQuad-Methode zur
Verflgung (vgl. [Vibr03]).

o Mehrfreiheitsgradverfahren®: Bei der Ermittlung der Resonanzstellen,
Dampfungen und Amplituden werden gleichzeitig mehrere Schwing-
formen berucksichtigt. MDOF-Verfahren erlauben eine genauere Be-
schreibung, da bei realen Strukturen nur in seltenen Fallen die Vo-
raussetzung entkoppelter Systeme erfillt ist. Die genutzte Analyse-

4 engl. Curve-Fitting
® engl. Single-Degree-of-Freedom, SDOF
® engl. Multi-Degree-of-Freedom, MDOF
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3.1 Strukturdynamik des Systems im nicht rollenden Zustand

Software bietet die Polynominal-, Complex- und Exponential-Me-
thode an (vgl. [Vibr03]).

Bei den in dieser Arbeit durchgefihrten Messungen wird die Polynominal-
Methode angewandt, die eine globale Frequenzbereich-Methode ist. Das
heiRt, durch das Curve-Fitting mit der Methode der kleinsten Fehlerquadrate”
wird ein globaler Frequenz- und Dampfungs-Schatzer berechnet, da alle FRF
zusammen herangezogen werden [Vibr03]. Zur Nutzung des Verfahrens wird
zunachst die Anzahl der Schwingformen innerhalb eines Frequenzbandes
bestimmt. Dann erfolgt die Berechnung der Schatzer fur die Eigenfrequenz
sowie Dampfung und fur diese Schatzer die Bestimmung der Residuen. Fir
die auf diese Weise bestimmten Eigenschwingformen werden in der Software
die einzelnen Bewegungsablaufe animiert und hinsichtlich der Teilsysteme
analysiert.

3.1.2 Versuchsaufbau und Methodik der Untersuchung

Versuchsaufbau

In der vorliegenden Arbeit werden unterschiedliche Randbedingungen fiir das
System Reifen-Hohlraum-Rad z.B. Anbindung des Rades messtechnisch un-
tersucht. Bei der Bestimmung der Strukturdynamik ist wichtig, die zu untersu-
chende Struktur frei von Schwingungen aus der Umgebung zu untersuchen.
Die verwendete Prifeinrichtung darf nicht selbst Ursache von stérenden Ei-
genschwingungen sein. Die zu entwickelnde Prifeinrichtung soll es somit er-
moglichen, die Struktur unter

o freien Randbedingungen (genannt ,frei-frei), d.h. das System Reifen-
Hohlraum- Rad wird weder an der Anregungsstelle (korrespondie-
rend mit dem Latsch des rollenden Reifens), noch am Anbindungs-
punkt zur Radfiihrung gefesselt

o festen Randbedingungen, d.h. Fixierung des Reifens durch Montage
des Rades an einer radtrédgerahnlichen Struktur und Erzeugung so-
wie Einstellbarkeit der Uber der Versuchsdauer konstant gehaltenen
Latschflache bzw. Radlast, sowie

’ engl: Least-Squares-Fit
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e frei von Einflissen aus der Prufeinrichtung oder der Umgebung
auf ihre modalen Eigenschaften hin zu untersuchen.

Der zu diesem Zweck entwickelte Modalanalyseprifplatz ist in Abbildung
3.1 dargestellt. Er besteht aus einem zur Isolation von Schwingungen aus der
Umgebung auf Luftfedern gelagerten seismischen Tisch Nr. 1) mit einer Mas-
se grofder 2 t. Die Tischplatte enthalt ein Bohrmuster zur Fixierung eines Auf-
hangungsrahmens Nr. 2) fir die frei-frei-Messungen, sowie der starren Moda-
lanalyse-Radaufhdngung Nr. 3) und des einstellbaren Radlastwinkels Nr. 4)
zur Erzeugung der Radlast. Der Radlastwinkel ist stufenlos verstell- und fixier-
bar, so dass prinzipiell alle Radlasten realisierbar sind. Bei frei-frei-Messun-
gen koénnen Struktur und Shaker am Rahmen an elastischen Seilen aufge-
hangt werden.

1) Seismischer Tisch
2) Rahmen zur Aufhangung frei-frei untersuchter Strukturen
3) Modalanalyse-Radaufhangung

4) Radlastwinkel

5) Schwingerreger

6) Impedanzkopf mit Reifenanschlussstuck

7) Triachsialer Beschleunigungsaufnehmer

Abbildung 3.1:  Versuchsaufbau am Modalanalyseprifplatz fir den mit Radlast beauf-
schlagten Reifen.

Zur Einstellung der Radlast mittels Radlastwinkel am Modalanalysepruf-
platz wurde zuvor fiir alle vorgesehenen Versuche die Einfederung zum Aus-
gleich der Kruimmung auf einer im Reifen-Innentrommel-Prifstand montierba-
ren ebenen Platte ermittelt. Abbildung 3.2 enthalt fur verschiedene Filldricke
die sich einstellende Einfederung des Reifens fur die zu untersuchenden Rad-
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3.1 Strukturdynamik des Systems im nicht rollenden Zustand

lasten. Zur Einstellung einer Radlast am Modalanalyseprifplatz wird der Rad-
lastwinkel bei nicht aufgepumptem Reifen so eingestellt, dass sich unter dem
zu untersuchenden Reifenfllldruck die gewlinschte Radlast ergibt. Nach Fi-
xierung des Radlastwinkels wird der Reifenfilldruck eingestellt.

Zur Anregung wird das Reifenanschlussstiick Nr. 6) in Abbildung 3.1 mit
dem Reifen durch Klebstoff verbunden. An das Anschlussstiick wird der Im-
pedanzmesskopf durch einen Gewindestift gekoppelt. Dieser verfugt uber
eine Klemmverbindung fir den Aluminium-Stinger, der durch den luftgekuhl-
ten Schwingerreger des Typs Schwingerreger S 51144 der TIRA GmbH Nr. 5)
angeregt wird. Die technischen Daten des Schwingerregers [Tira08] sind in
Tabelle A.1in Anhang A.3 zusammengefasst.

Messtechnik und Software

Zur Durchfiihrung einer Strukturanalyse werden meist mehrkanalige Messsys-
teme eingesetzt. Diese Messsysteme bilden eine Messkette aus

e Sensorik zur Erzeugung und Aufnahme der Anregung (Shaker oder
Impulshammer mit Impedanzmesskopf) und Antwort (Beschleuni-
gungsaufnehmer),

e Datenerfassungseinheit (Frontend), sowie
e Anzeige und Analysesoftware.

Mittels des Impedanzmesskopfs der Firma Dytran Instruments Incorporated
(Typenbezeichnung 5860 B) werden die eingeleitete Kraft und gleichzeitig die
Beschleunigung an der Anregungsstelle erfasst. Zur Aufnahme der System-
antwort werden sechs triachsiale piezo-elektrische Beschleunigungsaufneh-
mer des Typs 4520 der Firma Briiel & Kjser mit einem Gewicht von jeweils
2.9 g eingesetzt. Als Datenerfassungseinheit kommt das Multichannel Portab-
le PULSE vom Typ 3560 D von Briiel & Kjeer zum Einsatz. Es besteht aus
einem Befestigungsrahmen, der neben der Gleichstromversorgungseinheit
und dem Kontrollmodul mit bis zu funf weiteren Modulen fiir Ein- und Ausgan-
ge belegt werden kann. Es wird mit einem Einzelplatzrechner Gber eine LAN-
Schnittstelle im Kontrollmodul verbunden, Gber die die vorverstarkten und di-
gitalisierten Signale an die Auswerte-Software Ubertragen werden.
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Abbildung 3.2:  Experimentell ermittelte Einfederung des Reifens abhangig von Radlast
und Fulldruck.

Zur Anzeige und Analyse der Messdaten werden die Software-Pakete Pul-
se Labshop in der Version 13.5.0 zur Steuerung und Durchfiihrung der Mes-
sung und ME’scope VES in der Version 4.0.0.98 zur Bestimmung der Modal-
parameter und Schwingformen eingesetzt. Pulse Labshop ist eine Softwarel6-
sung von Briiel & Kjeer, die fur akustische Messungen den Aufbau der Mess-
umgebung, die Kalibrierung der Sensoren und die Aufnahme der Messdaten
bis hin zur Validierung bzw. dem Export zur Postprocessing Software durch
vorgefertigte Dateivorlagen unterstitzt.

Der erste Schritt der EMA besteht in der Abbildung der zu untersuchenden
Struktur Reifen-Hohlraum-Rad in der Software Pulse Labshop durch eine
Anzahl von Punkten (Netzmodell) an denen die Ubertragungsfunktionen be-
stimmt werden. Das entwickelte Netzmodell besteht aus insgesamt 333 Mess-
punkten, die auf dem Reifenumfang im Winkel von 10° zueinander angeord-
net sind und jeweils acht Messpunkten Uber der Reifenbreite auf dem Lauf-
streifen sowie der Seitenwand (vgl. Abbildung 3.3). Somit ist theoretisch die
Identifikation von Eigenschwingformen mit weniger als achtzehn Wellenlan-
gen auf dem Umfang mdglich. Die Strukturantwort des Rades wird mit zwei
Aufnehmern auf jeder Speiche und dreimal neun Aufnehmern tber dem Um-
fang an der Felgeninnenseite erfasst. Fur die Felgenbiegung wurden maximal
drei Wellenbauche tiber dem Umfang im betrachteten Frequenzbereich erwar-
tet. Mit sechs Aufnehmern sind somit 56 Einzelmessungen notwendig, um in-
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3.1 Strukturdynamik des Systems im nicht rollenden Zustand

nerhalb eines Versuches (vgl. Versuchsdurchfihrung) das Systemverhalten
des gesamten Systems zu erfassen.®

Zur Anregung der Struktur dient ein pseudostochastisches Signal mit Fre-
quenzanteilen bis 800 Hz. Es wird eine Frequenzauflosung von 0.5 Hz ge-
wahlt. Die Software Pulse Labshop berechnet aus diesen Vorgaben die Ab-
tastrate zum 2.56-fachen von 1600 Hz, um das Abtasttheorem und den Anti-
Aliasing-Filter (Butterworth 3. Ordnung) zu bericksichtigen [Skee05]. Anre-
gungspunkte sowie die -richtungen werden innerhalb der Software definiert.
Fir einige Versuche werden zwei Anregungspunkte vorgesehen, fir die der
Winkel y, die Lage in Bezug zu dem durch die Radlast gebildeten Latsch
vorgibt. Ist der Winkel y,=0 liegt der Anregungspunkt genau senkrecht tUber
dem Latschmittelpunkt (vgl. Abbildung 3.3 a)). Der Winkel g, ist durch die
Konstruktion des Anschlussstiickes auf 30° festgelegt, er ergibt sich zwischen
Anregungsrichtung und Tangentialebene im Anregungs- und Referenzpunkit.
Der Winkel «, ist der Winkel, der sich zwischen Anregungsrichtung und x-z-
Ebene ergibt (vgl. Abbildung 3.3 b)). Die Lage des Referenzpunktes ist voll-
standig beschrieben, wenn die Position auf der Reifenbreite bekannt ist. Dazu
werden die Profilrippen von eins bis finf nummeriert, wobei die erste Rippe
diejenige ist, die dem Felgenstern in Querrichtung am nachsten ist. Tabelle
3.1 fasst fiir die beiden Anregungspunkte die Positionsangaben zusammen®.

Anregungspunkt 1 Anregungspunkt 2
A in ° 16 -49
Biin e 30 30
Viin 350 67.5
Profilrippe 1 3

Tabelle 3.1: Positionsangabe zu den Anregungspunkten

® Die Wahl der beschriebenen Messpunkte wurde durch die Autorin bestimmt. Die Wahl der Anre-
gungspunkte und -richtungen, sowie der Fensterfunktion wurde im Rahmen einer Diplomarbeit
[Grom09] erarbeitet. Weiterhin wurden die Versuche einschlieflich Curve-Fitting innerhalb dieser
Diplomarbeit durchgefiihrt. Die Auswertung der gewonnen Eigenfrequenzen, Eigenformen und Damp-
fungen erfolgte im Rahmen dieser Forschungsarbeit durch die Autorin.
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(S NN

Abbildung 3.3:  Schematische Darstellung der Lage der Mess- und Anregungspunkte am
unter Radlast stehenden Reifen.

Innerhalb der Software Pulse Labshop wird die Ubertragungsfunktion als
arithmetisches Mittel von 100 Spektren berechnet und anschlieRend nach
ME’scope VES exportiert. Wie in Abschnitt 3.1.1 beschrieben, werden Eigen-
frequenzen, -dampfungen, Schwingformen und Eigenvektoren bestimmt.

Versuchsdurchfiihrung

Neben den Standard-Betriebsbedingungen fir Reifenfiilldruck und Radlast,
2.8 bar und 5 kN (bei einer Temperatur zwischen 29 und 34°C, vgl. Anhang
A.2), wird der Reifen ebenfalls bei 2.5 bar und 3.5 bar Reifenfllldruck, sowie
unter 6 kN Radlast untersucht. Zur Analyse der Hohlraum-Eigenform und der
Kopplung von Reifen- und Hohlraum-Eigenform werden als Fillgas Luft, Heli-
um sowie Kohlenstoffdioxid (CO,) eingesetzt. Der gesamte Versuchsplan ist
in Tabelle 3.2 dargestellt. Fir die Versuche 2 bis 5 wurde der Reifen in zwei
Experimenten mit jeweils unterschiedlichen Anregungspunkten angeregt, die
Temperaturangabe in Tabelle 3.2 bezieht sich dann jeweils auf den Anre-
gungspunkt.
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Wiederholgenauigkeit

Die Untersuchung des Reifens unter konstanten Versuchsbedingungen und
konstanter Temperatur (Versuch 4) aber unterschiedlichem Anregungspunkt
und -richtung zeigte nach Auswertung der Schwingformen, dass die Eigenfre-
quenzen im Frequenzbereich bis 200 Hz jeweils mit einer Abweichung von
maximal +1 Hz bestimmt werden. Im hdheren Frequenzbereich 200 bis
300 Hz nimmt die Wiederholgenauigkeit leicht ab, da hier aufgrund der hohen
Eigenformdichte die Fahigkeit des Programms abnimmt, die Lage der Peaks
in der Ubertragungsfunktion eindeutig zu berechnen. Dariiber hinaus wird es
fur den Nutzer schwieriger, die Ordnung der Gurtelbiegung eindeutig zu be-
stimmen. Peschel [Pesc90] sowie Yam et al. [YamGO00] finden Abweichungen
vergleichbarer GréRRenordnung (1.5 Hz) bis 180 Hz bzw. 12 Hz bei 264 Hz.

Fiilldruck Radlast Temperatur

Nr. Fillgas Randbedingungen

in bar in kN in °C
1 Luft 25 0 215 Rad fix
2 Luft 2.5 5 29/24 Rad fix, Radlastwinkel fix
3 Helium 25 5 26.5/26 Rad fix, Radlastwinkel fix
4 CcO, 2.5 5 18/18 Rad fix, Radlastwinkel fix
5 Luft 3.5 5 19/21 Rad fix, Radlastwinkel fix
6 Luft 2.5 6 23 Rad fix, Radlastwinkel fix
7 Luft 2.8 5 18.6 Rad fix, Radlastwinkel fix
Rad fix, Radlastwinkel fix
8 Luft 5 26 Gasma’sse wie Versuch 7
Rad fix, Radlastwinkel fix
° Luft 5 28 G:gma‘ss: a/istersuih 7
10 Luft 5 50 Rad fix, Radlastwinkel fix

Gasmasse wie Versuch 7

Tabelle 3.2: Versuchsplan fiir die experimentelle Modalanalyse am stehenden Luftreifen.

Die Dampfungen werden im Versuch 4 mit einer maximalen Abweichung
von 11 % bezogen auf die mittlere Dampfung aus den zwei betrachteten Ver-
suchen (Nr. 4, unterschiedlicher Anregungspunkt und —richtung) bestimmt.
Wobei fir einzelne Reifeneigenschwingungen, wenn deren Schwingformen
Anteile der Rad-Eigenschwingungen aufweisen, héhere Abweichungen (bis
50 %) der Dampfungen beobachtet werden. Bei Peschel [Pesc90] liegen die
maximalen Abweichungen der Dampfung bei 9 % (bezogen auf die mittlere
Dampfung der Eigenfrequenz). Bei Yam et al. [YamGO0O0] liegen die Abwei-

69



3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

chungen der Dampfungen bei 11 bis 75 % bezogen auf die bei rein radialer
Anregung ermittelte Dampfung.

Einfluss der Temperatur

Wie bereits in Abschnitt 2.1.1 erlautert, werden die mechanischen Eigenschaf-
ten von Elastomermischungen stark durch die Temperatur beeinflusst. Aus
diesem Grund ist ein Einfluss der Temperatur auf die modalen Parameter zu
erwarten, der zwar nicht explizit in dieser Arbeit untersucht wird, dessen
Kenntnis fir die Beurteilung der Versuchsergebnisse aber essentiell ist.

Zur Ermittlung des Temperatureinflusses wird der gesamte Prifstand ther-
misch abgedichtet. Am Reifen werden sechs Beschleunigungsaufnehmer auf-
geklebt. Nach der Messung bei 18.6°C wird das den Reifen umgebende Luft-
volumen im abgedichteten Raum durch einen Elektroheizer auf Uber 50°C
erwarmt. Dadurch erhoht sich die Reifentemperatur mit der Zeit. Um ein mog-
lichst gleichmaRiges Aufheizen der Struktur zu gewahrleisten wird der warme
Luftstrom nicht direkt auf den Reifen gerichtet. Die Reifentemperatur wird an
mehreren Stellen durch ein beriihrungsloses Infrarot-Thermometer gemessen.
Bei Erreichen der Temperaturen 26°, 28° und 50°C (nach ca. 60 min.) werden
Ubertragungsfunktionen an sechs Messpositionen aufgenommen (Tabelle
3.2). Aus der gemittelten Ubertragungsfunktion werden anschlieRend die Ei-
genfrequenzen ermittelt. Die thermische Abdichtung des Prifstandes ist flr
die Ermittlung der Temperaturgradienten sehr niitzlich. Sie kann jedoch nicht
fur eine komplette EMA des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems eingesetzt wer-
den, da die Zuganglichkeit des Systems sehr stark eingeschrankt wird. Die
Eigenfrequenzen werden in den folgenden Abschnitten unter Berucksichti-
gung der ermittelten Temperaturgradienten analysiert.

Tabelle 3.3 und Tabelle 3.4 enthalten die ermittelten Eigenfrequenzen und
-dampfungen fir die Eigenformen des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems. Die Ei-
genfrequenzen und -ddmpfungen der Reifen- und Rad-Eigenformen fallen mit
zunehmender Temperatur wie aufgrund der Elastomermaterialeigenschaften
zu erwarten. Die Eigenfrequenzen der Hohlraumresonanzen steigen, was auf
den Temperatureinflusses auf die Schallgeschwindigkeit zurtickzufiihren ist.
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3.1 Strukturdynamik des Systems im nicht rollenden Zustand

Tem-

boratur 18.6°C 26°C 28°C 50°C
Form finHz din% finHz din% finHz din% finHz din%
|§ég| 653 298 636 283 63 274 601 249
[10]asym 109 558 102 544 101 544 909  4.11
[1,0sym - ; 109 395 108 426 100 317
[21]asym 126 429 122 348 121 339 114 265
[2,0]syn 141 41 13 323 135 308 120 223
[2,0]asym - ; 152 355 151 313 145  1.96

[3,0sym 167 3.3 164 272 164 259 159 173
[4,00asym 183 317 180 245 179 237 175 166
[4,00sym 194 226 192 212 191 217 188  3.26
6,0]syn 236 328 235 285 235 267 229 156
[6,00asym 247 306 245 214 245 198 244  1.14
312 252 308 2.11 308 2.01 304 197
328 249 325 213 324 209 317 0.0018
369 353 366 352 367 352 358  1.88

Tabelle 3.3: Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dampfungen des belasteten Systems, fix
eingespanntes Rad (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.8 bar) fiir Anregungspunkt 1 fir verschiedene
Temperaturen.

Wird der Temperaturgradient aus diesen Versuchen bestimmt und Gber den
bei einer Bezugstemperatur Tge,g VOn 18.6°C gefitteten Eigenfrequenzen auf-
getragen, erkennt man in Abbildung 3.4 fur die [7,0]- und [2, 1]-Schwingformen
den hochsten Einfluss der Temperatur. Die Seitenwand wird fir diese Eigen-
formen besonders stark deformiert. Da die Seitenwand nicht stahlverstarkt ist,
wird die Lage der Eigenfrequenzen in besonderem Malfie von der Temperatur
bestimmt. Fur die hoheren Reifen-Eigenformen (z.B. [6,0] asym) im unter-
suchten Frequenzbereich nimmt der Temperaturgradient ab. Zur Ausformung
dieser Schwingformen wird die Seitenwand in geringerem Male deformiert,
so dass die Eigenfrequenzen starker durch die Gurtelsteifigkeit bestimmt wer-
den. Fur die Eigenfrequenzen der Rad-Eigenschwingformen, die wieder star-
ker durch die Seitenwandsteifigkeiten bestimmt werden, ist der Temperatur-
gradient hoher als der der [6,0]-asym-Reifeneigenformen. Da zwischen Tem-
peraturanderung und Eigenfrequenzanderung kein linearer Zusammenhang
vorliegt, nimmt der Temperaturgradient abhéangig von der Differenz zwischen
Referenztemperatur und untersuchter Temperatur, unterschiedliche Werte an.
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

Die bei 50°C gebildeten Temperaturgradienten sind geringer als die fir 26
und 28°C, so dass davon auszugehen ist, dass der Temperatureinfluss mit
steigender Temperatur abnimmt.

Temperatur 18.6°C 26°C 28°C 50°C
Form finHz din% finHz din% finHz din% finHz din%
KH 197 0.548 199 0.419 200 0.421 204 0.702
KV 209 1.34 210 1.24 210 0.978 210 1.1
FB sym 269 2.08 265 1.37 265 1.28 263 1.24
FB asym - - - - - - 271 0.563
FP 288 2.69 285 1.88 285 1.76 282 1.52

Tabelle 3.4: Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dampfungen bei belastetem System, fix
eingespanntes Rad (Radlast 5 kN, Flldruck 2.8 bar) fiir Anregungspunkt 1 der Rad- und
Hohlraum-Eigenschwingformen fiir verschiedene Temperaturen.

Bezugstemperatur TBezug =18.6°C
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Abbildung 3.4:  Temperaturgradient bei belastetem System, fix eingespanntes Rad (Rad-
last 5 kN, Fulldruck 2.8 bar) fir Anregungspunkt 1 der Reifen-Eigenfrequenzen.

Ab einem Temperaturunterschied von 2 K zwischen zwei Messungen wird
der Temperatureinfluss auf die System-Eigenfrequenzen in dieser Arbeit ana-
lysiert. Bei geringeren Temperaturunterschieden wird davon ausgegangen,
dass die Unsicherheiten des Messverfahrens, des Fittings und der Schwing-
formanalyse groRer sind als der Temperatureinfluss.

Nach dem von [Krau10] fur die Hohlraumresonanz berechneten Tempera-
turgradienten ist bei einer Temperaturdifferenz von 3 K eine Frequenzande-
rung von 1 Hz zu erwarten. Dieser Sachverhalt spiegelt sich in Tabelle 3.3
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3.1 Strukturdynamik des Systems im nicht rollenden Zustand

und Tabelle 3.4 wieder. Interessant ist dabei das die Frequenzdifferenz zwi-
schen den Hohlraumresonanzen mit zunehmender Temperatur geringer ist
(18.6°C: Af = 12 Hz, 50°C: 6 Hz). Eine zwischen beiden Resonanzen gedach-
te mittlere Frequenz steigt mit zunehmender Temperatur an. Dieser Effekt ist
durch die Zunahme der Schallgeschwindigkeit mit der Temperatur begriindbar
(vgl. Gleichung (2.12)). Gleichzeitig nimmt der Filldruck durch die Tempera-
turerh6hung zu. Bei erhohtem Luftdruck nimmt das Aufspalten der Hohlraum-
resonanzen im stehenden System ab.

3.1.3 Dynamisches Verhalten des unbelasteten Systems

In Versuch 1 (vgl. Tabelle 3.2) ist der Reifen lber das Rad und dessen Rad-
bolzen fest eingespannt. Ohne anliegende Radlast liegt ein nahezu symmetri-
sches System vor. Alle identifizierten Eigenfrequenzen, modalen Dampfungen
und Eigenformen nach der Benennungskonvention in Abschnitt 2 sind in Ta-
belle 3.5 dargestellt.

Einige out-of-plane Schwingformen wie beispielsweise die [3,7], [4,1] und
[5,1] werden nicht identifiziert. Fir diese Schwingformen konnte der Fre-
quenzabstand zu den benachbarten Eigenformen so gering sein, dass er klei-
ner als die modale Dampfung ist. Als Daumenregel gibt [Ewin00] an, dass
zwei individuelle Schwingformen nur dann identifiziert werden kénnen, wenn
ihr Frequenzabstand grofier als die modale Dampfung ist. Da nur ein An-
regungspunkt und eine -richtung untersucht werden, werden die out-of-plane
Schwingformen eventuell zu wenig angeregt, um eine Identifizierung zu
ermaoglichen.

Bei der Hohlraumresonanz, des unbelasteten Reifens gekennzeichnet
durch ihre geringe Dampfung gleicht die Schwingform, die die Struktur ausbil-
det, der Reifen-Eigenform [1,0]. Sie enthalt keine Anteile der nachstgelegenen
[5,n]- oder [6,n]-Reifen-Schwingformen.

Fir das Rad wird nur die erste Felgenbiegung (FB) in diesem Versuch
nachgewiesen. Die Schwingform des Komplettsystems enthalt dabei Anteile
an der Felgenbiegung sowie an der [7,0]-Reifen-Eigenform. Zur Anregung der
Felgen-Pitch-Schwingform FP wird, wie bei den out-of-plane Schwingformen
des Reifens, eine Anregung in lateraler Richtung bendtigt. Unter Umstanden
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

reichte die aufgebrachte Anregung nicht aus, um diese Schwingform zu
identifizieren.

Form Eigenfrequenz in Hz Dampfung in %
[0,0] axial 53.2 2.82
[1,1] steering/lateral 72.6 3.55
[1,0] + torsional 104 4.55
[2,0] 119 3.91
[2,1] 135 45
[3,0] 146 3.3
[3.1] - -
[4,0] 169 2.71
[4.1] - -
[5,0] 193 2.24
[5.1] - -
K 203 0.345
[6,0] 225 1.91
[6,1] 230 2.36
[7,0]+ FB 259 1.78
7.1 - -
[8.0] - -
[8,2] 299 2.14
[9,0] 339 2.36

Tabelle 3.5: Eigenformen, Eigenfrequenzen in Hz und Dampfungen als Anteil an der kriti-
schen Dampfung angegeben in Prozent des unbelasteten Systems, fix eingespanntes Rad.

3.1.4 Dynamisches Verhalten des belasteten Systems

In Versuch 2 ist der Reifen lber die Radbolzen am Modalanalyseprifplatz fest
eingespannt und die der Radlast von 5000 N entsprechende Einfederung
eingestellt. Der Tabelle 3.2 kdnnen Filldruck und -gas sowie die Anregungs-
punkte entnommen werden. Da dieser Zustand die Standard-Betriebsbe-
dingungen (vgl. Anhang A.2) bildet, werden zwei Anregungspunkte unter-
sucht, um mehr Schwingformen im betrachteten Frequenzbereich zu identifi-
zieren. Alle ermittelten Eigenfrequenzen, modalen Dampfungen und Eigen-
schwingformen sind in Tabelle 3.6 sowie Tabelle 3.7 dargestellt. Flr die mit
Anregungspunkt 1 identifizierten Eigenfrequenzen wird eine Temperatur-
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3.1 Strukturdynamik des Systems im nicht rollenden Zustand

korrektur basierend auf den unter Abschnitt 3.1.2 ermittelten Temperaturgra-
dienten neben der gefitteten Eigenfrequenz in Klammern mit in den Tabellen
angegeben.

Form Eigenfrequenz in Hz Dampfung in %
[1,1] lateral 61.5 2.86
[1,1] steering 82.3 3.7
[1,0] asym 100 5.43
[1,0] sym 106 4.06
[2,1] asym 119 3.5
[2,0] sym 130%(+3 Hz) 3.45*
[2,1] sym 135 0.424
[2,0] asym - -
[3,0] asym 144 1.25
[3,0] sym 160 3.54
[3,1] asym - _
[3,1] sym - -
[4,0] asym 176 3.36
[4,0] sym 186 2.63
[4,1] sym 186* (+1.5 Hz) 2.61
[4,1] asym - -
[5,0] sym - -
[6,1] sym - -
[6,0] sym 219 1.88
[6,0] asym 233 212
[7,0] sym - -
[7,1] asym - -
[7,1] sym - -
[8,0] sym 290 2.31
[8,0] asym 310 2.31
[8,1] sym - -
[8,1] asym - -
[9,2] asym 349 3.09

Tabelle 3.6: Schwingformen, Eigenfrequenzen und Dampfungen der Reifen-Eigenformen
beim belasteten System, fix eingespanntem Rad (Radlast 5 kN, Filldruck 2.5 bar) fur Anre-
gungspunkt 1 (Schwingformen mit * gekennzeichnet, temperaturkorrigiert) und Anregungs-
punkt 2.
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Form Eigenfrequenz in Hz Dampfung in %
KH + [5,0] asym 198 0.706
KV + [5,1] asym 208 0.392
FB sym + [6,1] sym 253 1.67
FB asym + [6,1] sym 252* (+ 2 Hz) 1.82
FP + [7,0] asym 269 1.13

Tabelle 3.7: Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dampfungen der Rad- und Hohlraum-
Eigenformen beim belasteten System, fix eingespanntes Rad (Radlast 5 kN, Fulldruck

2.5 bar) fir Anregungspunkt 1 (Schwingformen mit * gekennzeichnet, temperaturkorrigiert)
und Anregungspunkt 2.

Wie in Abschnitt 2.1.2 beschrieben, ist bei zerstorter Symmetrie des Rei-
fens ein Aufspalten der doppelten Pole des Systems zu zwei getrennten ein-
fachen Polen zu erwarten. Der Effekt wird fur fast alle in-plane-Schwing-
formen bis ¢ =8 und flr einige der out-of-plane-Schwingformen beispielswei-
se fur c = 2 beobachtet. In der zweiten Zeile der Tabelle 3.5 ist die Eigen-
frequenz der [1,1]-Eigenform angegeben. Diese liegt im unbelasteten Zustand
bei 72.6 Hz. Im belasteten Zustand spaltet diese beispielhaft herausgegriffene
Eigenfrequenz nahezu symmetrisch zu zweien auf, es ergeben sich zwei Ei-
genformen. Die Eigenfrequenzen der Formen [1,1]-lateral und [1,1]-steering
liegen bei 61.5 und 82.3 Hz.

Bei der Hohlraumresonanz fallt auf, dass der doppelte Pol des unbelasteten
Reifens zu zwei Polen aufspaltet und die Eigenformen jeweils Anteile der
umliegenden Reifen-Eigenformen zeigt. Die horizontal ausgebildete Schwing-
form des Hohlraums KH zeigt Anteile der Reifenstrukturschwingung mit finf
Wellen [5,0] asym Uber dem Umfang. Zusatzlich wird eine Radschwingung
bewirkt, deren Ausformung der Felgen-Pitch-Eigenform FP asym entspricht.
Die vertikal ausgerichtete Schwingform KV ist zusatzlich durch die Reifen-Ei-
genform mit finf Wellen Uber dem Umfang mit Uberlagerter Girtelbiegung
[5,1] asym gekennzeichnet. Zusatzlich wird eine Radschwingung (Felgen-
Pitch-Eigenform FP sym) erzwungen. Die reinen Reifen-Eigenschwingformen
[5,0] und [5,1] werden in diesem Versuch nicht identifiziert. Die reinen Radei-
genformen werden bei 252/253 (FB) und 269 Hz (FP) identifiziert. Somit er-
scheint der Kontakt des Reifens mit dem Untergrund fiir die Hohlraum-Reifen-
Rad-Kopplung eine grof’e Bedeutung zu haben, da die umliegenden Reifen-
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Eigenschwingformen im unbelasteten Zustand nicht mit der Hohlraumreso-
nanz koppeln (vgl. Abschnitt 3.1.3).

Fir die Radresonanzen ist zu beobachten, dass die Schwingform des Kom-
plettsystems bei Felgenbiegung FB auch Anteile der [6,1]-Reifen-Eigenform
sowie bei Felgen-Pitch FP auch Anteile an der [7,0]-Reifen-Eigenform auf-
weist. Allgemein liegen die asymmetrische und symmetrische Eigenform der
Radresonanzen nahe zusammen, so dass z.B. bei Anregungspunkt 2 nur die
symmetrische und bei Anregungspunkt 1 nur die asymmetrische Felgenbie-
gung ermittelt wird. Beim Felgen-Pitch weist die Eigenschwingform sowohl
symmetrische als auch asymmetrische Anteile auf.

3.1.5 Einfluss des Reifenfiilldrucks

Zur Ermittlung des Einflusses des Reifenfilldrucks auf die modalen Parameter
wird der Reifenfiilldruck in drei Versuchen auf 2.5, 2.8 und 3.5 bar jeweils bei
einer Radlast von 5 kN eingestellt (vgl. Tabelle 3.2). Der Reifenfilldruck hat
einen starken Einfluss auf die modalen Parameter des Gesamtsystems aus
Reifen, Rad und Hohlraum.

Fir die Analyse des Fulldruckeinflusses dient der Filldruck von 2.5 bar als
Bezugsfiilldruck pgezug- In Abbildung 3.5 ist der Druckgradient der Eigenfre-
quenzen bei Fllldruckerhéhung Uber der bei Bezugsfllldruck ermittelten Ei-
genfrequenz aufgetragen. Fir alle Reifen-Eigenfrequenzen wird eine Erho-
hung der Eigenfrequenzen mit Erhdhung des Fulldrucks beobachtet. Auffallig
ist, dass der Druckgradient zu héheren Frequenzen hin zunimmt (ab 200 Hz).
Peschel [Pesc90] sowie Yam et al. [YamGO0O0] finden Druckgradienten in ver-
gleichbarer GréoRenordnung und ebenfalls den Anstieg des Druckgradienten
mit der Ordnung der Gurtelbiegung. Ferner wird in der Abbildung 3.5 deutlich,
dass der Fiilldruck nichtlinear auf die Lage der Eigenfrequenzen einwirkt. Die
Dampfungen der Reifeneigenschwingungen verringern sich, wie in [Pesc90],
mit zunehmendem Reifenfilldruck um 0.01 bis 0.4 % pro 0.1 bar fir die unter-
suchten Bedingungen, wobei der Dampfungs-Druckgradient ebenfalls mit der
Eigenfrequenz zunimmt.

Die beobachteten Effekte kdnnen durch den geringeren Einfluss der Sei-
tenwandsteifigkeit auf die Lage der Reifen-Eigenfrequenzen héherer Ordnung
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erklart werden (vgl. Abschnitt 3.1.2). Da die Deformation der Seitenwand bei
den niederfrequenten Eigenformen am groften ist, haben die mechanischen
Eigenschaften der Seitenwand einen starkeren Einfluss auf diese niederfre-
quenten Eigenformen als der Fulldruck.

Bezugsdruck Peezug = 2.5 bar

<

v
vV v
4 ]
N v EMA28bar->py o
v, o EMA 3.5 bar -> PBezug

8

Druckgradient in Hz/(0.1 bar)

o

100 200 300 400
Frequenz bei Pezug in Hz

Abbildung 3.5:  Druckgradient der Eigenfrequenzen fiir Reifenfllldruckerhéhung.

Nach den Berechnungen von Bederna [Bede09] ist mit der durch den Rei-
fenfllldruck einhergehenden geringeren Abplattung des Reifens ein Anstieg
der horizontalen Hohlraumresonanz von etwa 0.5 Hz und ein geringer Abfall
(<0.5 Hz) der vertikalen Hohlraumresonanz zu erwarten. Fir beide Hohlraum-
resonanzen (198 und 208 Hz bei Bezugsfulldruck) werden Erhéhungen der
Eigenfrequenzen zwischen 1 und 2 Hz gemessen (vgl. Tabelle 3.8), die im
Bereich der Messgenauigkeit liegen. Hierbei ist der Einfluss der Temperatur
auf die Hohlraumresonanz groRer einzuschatzen, als der Einfluss der Geome-
trieanderung. Mit dem in [Krau10] berechneten Temperaturgradienten vom
1/3 Hz/K der Hohlraum-Eigenfrequenz eines 255/45R18 Reifens im relevan-
ten Temperaturbereich ist allein durch die Temperaturdifferenz zwischen Ver-
such 2 und 5 eine Frequenzverringerung von 1 Hz zu erwarten.

Tabelle 3.8 gibt auch die identifizierten Eigenformen bei 2.5 und 3.5 bar
Fullldruck wieder. Mit erhdhtem Fdlldruck ist die Schwingform der Hohlraum-
resonanzen mit den umliegenden [4,0]-Reifenschwingformen gekoppelt. Fer-
ner wird ebenfalls bei erhéhtem Flldruck durch die Hohlraum-Schwingformen
eine Raddeformation vergleichbar mit der Felgen-Pitch-Eigenschwingform
(200 Hz: FP asym; 209 Hz: FP sym) bewirkt. Bei 2.8 bar Flldruck kénnen die
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Schwingformen aufgrund der geringen Messpunktanzahl nicht bestimmt

werden.
Filldruck in Eigenfrequenz Dampfung in Temperatur in
bar Form in Hz % °C
25 KH + [5,0] asym 198 0.706 24
2.5 KV +[5,1] asym 208 0.392 24
2.8 - 199 0.419 26
2.8 - 210 1.24 26
35 KH + [4,0] asym 200 0.517 21
3.5 KV + [4,0] sym 209 1.08 21

Tabelle 3.8: Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dampfungen beim belasteten System, fix
eingespanntes Rad (Radlast 5 kN) bei verschiedenen Fulldriicken fir Anregungspunkt 2 fr
Rad- und Hohlraum-Eigenformen.

Der Einfluss der Filldruckerh6hung auf die Rad-Eigenfrequenzen ist be-
sonders fur die Felgen-Pitch-Eigenform, die als Starrkdrpertorsion des Fel-
genbettes gegen den Stern als Einspannung verstanden werden kann, sehr
deutlich. Zwar werden sie nicht so stark beeinflusst wie die umliegenden Rei-
fen-Eigenfrequenzen zwischen 220 und 300 Hz, dennoch wird der Einfluss
der Reifensteifigkeit auf die Lage der Rad-Eigenfrequenzen bei Erhéhung des
Reifenfllldrucks deutlich.

3.1.6 Einfluss der Radlast

In Versuch 6 wird die Radlast gegenliber dem Referenzzustand auf 6 kN er-
hoht (vgl. Tabelle 3.2). Der Versuch wird nur bei einer Anregungsrichtung
durchgefihrt.

Die Eigenfrequenzen der [1,0]-, [2,0]- und [2,1]-Schwingformen werden
durch diese Radlasterhdhung um 2 bis 4 Hz angehoben. Fur die hdheren
Reifen-, Rad- und Hohlraum-Eigenformen wird im Rahmen der Messgenauig-
keit keine Anderung der Eigenfrequenzen beobachtet. Die Frequenzerhéhung
kann aus der Verkirzung der frei schwingenden Glrtellange erklart werden.
Die modalen Reifen- und Rad-Dampfungen werden durch die Radlasterho-
hung nicht beeinflusst. Dieser Sachverhalt stutzt die Ergebnisse in [Pesc90]
zum Dampfungseinfluss, wonach die Last die Dampfung nicht beeinflusst.
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3.1.7 Einfluss des Fiillgases

In den Versuchen 3 und 4 werden wie Luft zuvor auch Helium und Kohlen-
stoffdioxid (CO,) als Fillgase untersucht. Durch Variation des Fillgases wird
die Frequenzlage der Hohlraumresonanz variiert und der Einfluss auf umlie-
gende Reifen-Eigenfrequenzen kann untersucht werden. Die Fullprozedur
sieht vor, dem Reifen die enthaltene Luft abzulassen, dann Gas einzuflllen.
Anschlieflend wird das Ventil wieder geoffnet, Gas entweicht und es erfolgt
eine erneute Fullung mit Gas bis zum gewiinschten Fulldruck. Danach enthalt
das Luft-Gas-Gemisch nach der idealen Gasgleichung 8.28 Volumen-% Luft.
Das entspricht dem in Tabelle 3.9 angegebenen Massenanteil.

Tabelle 3.9 enthalt die fur Luft und CO, ermittelten Eigenformen, -fre-
quenzen und -dampfungen. Fir Helium liegt die Hohlraumresonanz aufgrund
der viel héheren Schallgeschwindigkeit im Medium nicht innerhalb des be-
trachteten Frequenzbereichs. Fur CO, liegt die Hohlraumresonanz bei 159
bzw. 167 Hz. Die Eigenformen weisen Anteile an der [3,0] sym-Reifen-
schwingform auf. Es wird keine erzwungene Raddeformation beobachtet. Fir
den Versuch 2 mit Luft bewirken die Eigenformen beider Hohlraumresonan-
zen Radschwingungen vergleichbar zum Felgen-Pitch. Offenbar ist im Fre-
quenzbereich um 200 Hz die dynamische Steifigkeit des Rades durch die
Nahe zur ersten Radresonanz verringert, so dass die durch die Hohlraumre-
sonanz wirkenden Kraften zu einer Deformation des Rades fiihren.

Im Frequenzbereich 140 bis 180 Hz, dem Bereich um die Hohlraumreso-
nanz im CO,-Versuch, werden die umliegenden Reifen-Eigenfrequenzen ge-
genuber dem Luft-Versuch nicht Uber die Messgenauigkeit hinaus beeinflusst.
Im umgekehrten Fall, dem Frequenzbereich 190 bis 230 Hz, liegt die Eigen-
frequenz der [5,0]-asym-Schwingform bei den Versuchen mit CO, und Helium
um 4 Hz hoher als die Eigenfrequenz der anteiligen KH + [5,0] asym + FP
asym des Luft-Versuches. Fur Luft konnte demnach eine Kopplung mit den
umliegenden Eigenformen dieses Reifens vorliegen. Mdéglich ist auch, dass
die eigentliche Reifen-Eigenform im Luftversuch aufgrund der héheren Mo-
dendichte in diesem Frequenzbereich nicht von der mit dem Hohlraum ge-
koppelten Eigenform zu unterscheiden war. Die Ergebnisse hinsichtlich der
Beeinflussung der Reifen- und Hohlraum-Eigenfrequenzen decken sich mit

80



3.2 Strukturdynamik des Systems im Rollzustand

den Untersuchungen von Scavuzzo et al. [Scav94], die in einem vergleichba-
ren Versuchsaufbau Luft und Helium als Fillgase untersuchen, wobei ange-
merkt werden muss, dass die Autoren die einzelnen Reifen-Eigenformen nicht
identifizierten.

Die Hohlraumresonanzen weisen bei allen Gasen sehr geringe modale
Dampfungen auf. Dies lasst sich aus der geringen Dampfung des Mediums
erklaren. Fur Luft werden geringere Dampfungen als bei CO, ermittelt. Die
modalen Reifen- und Raddampfungen werden durch die Fillgasanderung
nicht erkennbar beeinflusst.

" Massenanteil Eigenfrequenz Dampfung
Fullgas ™\ uft in % Form in Hz in %
KH + [5,0] asym 198 0.706
Luft 100
KV + [5,1] asym 208 0.392
KH + [3,0] sym 159 1.06
CO, 5.6
KV +[3,0] sym 167 0.947

Eigenfrequenz liegt nicht im betrachteten
Frequenzbereich
Eigenfrequenz liegt nicht im betrachteten
Frequenzbereich

Helium 39.5

Tabelle 3.9: Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dampfungen der Hohlraumresonanz bei
belastetem Reifen, fix eingespanntem Rad (Radlast5 kN, Flldruck 2.8 bar) fur Anre-
gungspunkt 2.

3.2 Strukturdynamik des Systems im Rollzustand

Aus [Ushi88], [Zege98], [Dorf05] und [Kind09] ist bekannt, dass die Eigenfre-
quenzen von stehenden Reifen von denen rotierender Reifen abweichen.
Neben der in Abschnitt 2.2.2 erlduterten Abhangigkeit der Hohlraumresonanz
von der Rotationsgeschwindigkeit zeigt [Zell09] auch eine von der Rotations-
geschwindigkeit abhéangige Lage der Rad-Eigenfrequenzen. In den folgenden
Abschnitten wird der Einfluss von Rollen auf die modalen Eigenschaften des
Systems analysiert. Auch fur das rollende System werden Fulldruck-, Fullgas-
und Radlastvariationen durchgefuhrt. Zur Untersuchung des Einflusses der
Anregung im Kontaktbereich auf die resultierenden Kraftspektren des rollen-
den Systems am Verbindungspunkt zur Kraftschluss-Radfiihrung werden die
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Fahrbahnrauigkeit und der Reibbeiwert variiert. Im folgenden Abschnitt wer-
den zunachst der verwendete Priifstand, sowie die Versuchsmethodik be-
schrieben.

3.2.1 Versuchsaufbau und Methodik der Untersuchung

Der Reifen-Innentrommel-Prufstand, IPS, des FAST wird seit den 70er Jahren
fur Untersuchungen des Reifenkraftschlussverhaltens sowie des Rollwider-
stands auf unterschiedlichen Fahrbahnen und unter variierenden Betriebsbe-
dingungen eingesetzt [Gnad95], [Frey95], [Fisc99]. Darlber hinaus wird der
IPS ebenfalls fiir Komfortuntersuchungen [Trou02] und zu Messungen des
Reifen-Fahrbahn-Gerauschs [Gaut08], [Gaut09] genutzt. Der Prifstand wird
kontinuierlich weiterentwickelt, um z.B. auch Reifenuntersuchungen auf
Schnee [GieR10] unter reproduzierbaren Bedingungen durchzufiihren, so
dass mittlerweile vom urspriinglichen Aufbau nur noch die Trommel besteht.

Versuchsaufbau

Innerhalb des IPS lauft der zu untersuchende Reifen auf der Innenseite einer
zylindrischen Trommel mit einem Durchmesser von 3.8 m. Das Reifen-Hohl-
raum-Rad-System ist dazu Uber einen Adapter9 mit einer Messnabe verbun-
den und wird durch die so genannte Kraftschluss-Radfiihrung, gefiihrt. Diese
Radflihrung ermdglicht mithilfe hydraulischer Regelungen die gleichzeitige,
stufenlose Verstellung von Schraglaufwinkel, Sturzwinkel und Einfederung.
Zur Realisierung der vielfachen Einstellmdglichkeiten werden verschiedene
Lagerungen fiir die einzelnen Komponenten der Radfiihrung eingesetzt. Somit
ergibt sich schliellich die komplizierte Strukturdynamik des Systems, die ein-
schlie3lich der vorgenommenen Versteifungsmalinahmen in Abschnitt 3.3 be-
schrieben wird. Die Trommelkonstruktion ermdglicht verschiedene Oberfla-
chen uber austauschbare Kassetten einzubringen (vgl. Abschnitt 3.4). Die
Trommel wird elektrisch angetrieben. Je nach verwendeter Messnabe kann
der Reifen Uber einen Motor hydraulisch angetrieben werden. In den in dieser

® In dieser Forschungsarbeit wurde fiir die verwendete Messnabe, die fiir spezielle Priifstandsrader
konzipiert ist, ein Adapter fir konventionelle Fahrzeug-Rader konstruiert. Der Adapter ist in Anhang
A.3 dargestellt.
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3.2 Strukturdynamik des Systems im Rollzustand

Arbeit beschriebenen Versuchen wird der Reifen nicht angetrieben. Die tech-
nischen Daten des IPS sind in Anhang A.3 zusammengefasst. Abbildung 3.6
a) und b) zeigen Darstellungen des IPS.

a)

Innentrommel
’ Messnabe

/ -----+ FX! Fyv FZY MX! MZ |---->
N ] |- Antialiasing-Filter
VTrommels VRad: Prad, Fayn AD-Wandler
“"-'I TRaumv TRad |"")
----- -| Fex Fsyr Fa U |---—>
Y
FFT: Fast Fourier Transformation Import
PSD: Power-Spectral-Density Import
AD: Analog-Digital FFT Umrechnung in
PSD ( phys. GroRen
Visualisierung Speicherung
MATLAB LabView

Abbildung 3.6:  a) Schematische Darstellung des IPS, b) Photographie des IPS,
c) Schematische Darstellung der Messdatenverarbeitung.

Messtechnik und Software

Fir die Aufnahme der Reifenkrafte und -momente im Zentrum des Reifens
wird in allen Versuchen eine Piezo-Messnabe der Firma Kistler eingesetzt.
Diese Nabe ist eine Funf-Komponenten-Messnabe, die die Erfassung der
Reifenkréfte in drei Raumrichtungen (Radlast F,, Langskraft F,, Seitenkraft F)
und der Momente um die Langsachse (Kippmoment) sowie um die Verti-
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kalachse (Rickstellmoment) erlaubt. Als Messprinzip wird der piezo-elektri-
sche Effekt genutzt. Als weitere ReifenkenngrofRe wird die dynamische Einfe-
derung rqn gemessen. Als kinematische GroRen werden die Trommelge-
schwindigkeit vromme, die Radgeschwindigkeit vgsg und der Raddrehwinkel
PRrag erfasst. In allen Versuchen werden dartber hinaus die Umgebungs-
Traum Und die Reifentemperatur Tra,y aufgenommen. Fir die Messung der
Krafte im Reifen-Fahrbahn-Kontakt werden zusatzlich die Sensorkrafte Fsy,
Fsy, Fs;, sowie ein Lichtschrankensignal Uy zur Positionsbestimmung des
Sensors auf dem Trommelumfang aufgezeichnet (vgl. Abschnitt 3.5).

Die aufgenommenen Spannungssignale werden durch ein in der Software
Labview der Firma National Instruments Inc. ® implementiertes Datenerfas-
sungstool in physikalische GréRen (Krafte und Momente) umgerechnet und
als diskretisierte Zeitsignale abgespeichert. Die Abtastrate der Signale betragt
bei allen in Abschnitt 3.2 beschriebenen Versuchen 2000 Hz. Ein entspre-
chender Tiefpass-Filter wird eingesetzt, um Aliasing zu vermeiden. Die Mess-
daten werden in *.xt- und *.tdms-Dateien abgespeichert. Die weitere Daten-
verarbeitung erfolgt in MATLAB der Firma Mathworks Inc. ®. Die Daten wer-
den importiert und Gber ein im Rahmen dieser Arbeit entwickeltes Datenver-
arbeitungstool mittels Short-Time-Fourier-Transformation in den Frequenzbe-
reich transformiert (Fensterlange 1024 Messwerte, Hanning-Fensterfunktion,
Frequenzauflésung 1.95 Hz bei allen Auswertungen) und visualisiert. Abbil-
dung 3.6 c) zeigt eine schematische Darstellung der Messdatenverarbeitung.
Wichtig fir die Auswertung des Ruckstellmoments ist, dass dieses von der
Piezo-Messnabe fiir einen Bezugspunkt auRerhalb des Reifenzentrums be-
stimmt wird. Somit muss eine Korrektur durchgefiihrt werden, die die Ein-
presstiefe des Rades, die Breite des Radadapters und den Abstand zwischen
Reifenzentrum und dem Bezugspunkt beriicksichtigt. Anhand der Kraft- bzw.
Momentenpeaks in der spektralen Darstellung werden einzelne Eigen-
schwingformen fir den Reifen bzw. die Hohlraum- und Rad-Eigenschwing-
formen identifiziert. Eine Aufnahme der Betriebsschwingformen gestaltet sich
fur rotierende Systeme schwierig und ware nur mittels Laser Doppler Vibro-
meter wie z.B. in [Kind09] mdglich. Dies erfordert die freie Zuganglichkeit des
rollenden Systems, die innerhalb des IPS nicht gegeben ist.

84



3.2 Strukturdynamik des Systems im Rollzustand

Versuchsdurchfiihrung

Die in diesem Abschnitt beschriebenen Versuche wurden im Zeitraum Mai
2009 bis November 2010 in drei Versuchsreihen aufgenommen. Diejenigen
Versuche, die miteinander verglichen werden, wurden wenn nicht explizit an-
ders angegeben am selben Tag durchgefiihrt. Vor Beginn jeder Versuchsrei-
he werden die untersuchten Reifen mindestens 30 min bei einer Geschwin-
digkeit von 80 km/h warmgefahren (vgl. Abschnitt A.2). Innerhalb dieser Zeit
werden Reifen und Messnabe auf Temperatur gebracht. Zur Untersuchung
des Geschwindigkeitseinflusses auf die Strukturdynamik wird in einem Aus-
rollversuch der Reifen auf 100 km/h gebracht und anschlieRend bis zum Still-
stand ausgerollt. Der Ausrollversuch dauert rd. 10 min. Die untersuchten Fak-
toren und die jeweiligen Faktorstufen sind in Tabelle 3.10 zusammengefasst.
Dabei ist zu berlcksichtigen, dass kein voll-faktorieller Versuchsplan durchge-
fuhrt wird.

Der Reifenfllldruck- und Radlasteinfluss werden durch Variation auf zwei
Faktorstufen, (Tabelle 3.10) untersucht. Der Filldruck liegt fiir den warmen
Reifen bei 2.8 bzw. 3.5 bar. Dazu wird fur den kalten Reifen der Reifenfull-
druck auf 2.5 bzw. 3.2 bar eingestellt. Durch die Warmfahrprozedur erhéht
sich der im kalten Zustand eingestellte Reifenfulldruck. Vor den Versuchen
wird der Fulldruck kontrolliert und ggf. der vorgesehene Druck nachjustiert.
Die Radlast von 5 bzw. 6 kN wird Uber eine eigene Hydraulik eingestellt. An-
schliefend wird die Kraftschluss-Radfiihrung verblockt (vgl. Abschnitt 3.3.2)
und die Hydraulik abgeschaltet. Somit werden stérende Schwingungen durch
die Radlast-Hydraulik vermieden. Durch die manuelle Einstellung der Radlast
am langsam drehenden Rad und die mechanische Verblockung der Radflih-
rung wird der vorgegebene Wert der Radlast bei hoheren Geschwindigkeiten
Uberschritten. Aus diesem Grund wird bei den Analysen die gemessene, mitt-
lere Radlast mit angegeben und bei der Analyse mit berlcksichtigt. Zur Full-
gasvariation (Luft, Helium, He, und Kohlenstoffdioxid, CO,) wird die in Ab-
schnitt 3.1.7 beschriebene Befillungsprozedur eingesetzt. Bei den meisten
der beschriebenen Versuche war eine 0/16-Waschbeton-Fahrbahn in die
Prifstandstrommel eingebaut. Zu Vergleichszwecken wird in einzelnen Ver-
suchen der Reifen auch auf einer 0/11-Beton-Fahrbahn und auf einer Alumi-
niumoberflache gefahren. Um die Reifenprofilelementverformung im Kontakt-
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

bereich in horizontaler Richtung bei gleichbleibenden Texturamplituden zu
beeinflussen wird die Oberflachenbeschaffenheit auf der 0/16-Waschbeton
und der Aluminiumoberflache variiert. Dazu wird Geschirrspulmittel als
Schmiermittel Gber eine Dosiervorrichtung bei drehender Trommel auf die
Fahrbahnoberflache aufgebracht. In Vorversuchen wurde die Durchflussmen-
ge des Schmiermittels in mehreren Tests flr den Fahrbahnzustand bestimmt,
bei dem die Oberflache mit Schmiermittel befeuchtet ist, aber keine Flissig-
keit im tiefsten Trommelpunkt steht (vgl. Abbildung 3.28). Bei einer Menge
von 160 g/min wurde ein reproduzierbarer Zustand ermittelt. Mittels des SRT-
Pendels'® wurde auf der trockenen und auf der befeuchteten Oberflache der
SRT-Wert bestimmt. Fur die Reibpaarung aus SRT-Pendel-Gummi und be-
trachteter Oberflachenbeschaffenheit ergeben sich die in Tabelle 3.10 zu-
sammengefassten SRT-Werte. Unabhangig vom genauen Reibbeiwert, der
durch das beschriebene Verfahren fur die Reibpaarung aus Versuchsreifen-
gummi und betrachteter Oberflachenbeschaffenheit nicht bestimmt werden
kann, wird durch das Aufbringen von Schmiermittel der Reibbeiwert stark
verandert.

Geschwin- Filldruck

: s ] Radlast in . Oberflachen-
digkeit in in bar kN Fiillgas Fahrbahn beschaffenheit
km/h (warm)
20 2.8 5 Luft 0/16 Trocken @85 SRT
Mit 160 g/min
60 3.5 6 Helium 0/11 Schmiermittel be-
feuchtet @31 SRT
100 CO, Aluminium
100...0

Tabelle 3.10: Faktoren und Faktorstufen fiir alle Versuche.

Wiederholgenauigkeit

Um die Wiederholgenauigkeit zu bestimmen, werden zwei Ausrollversuche
bei Standard-Betriebsbedingungen mit demselben Reifen an einem Tag
durchgefuhrt. Reifen und Messnabe werden vor jedem Versuch fir 30 min

% Abkiirzung fiir: Skid Resistance Tester, SRT. Stationares Handmessgerat zur Messung der
Mikrorauheit von technischen Oberflachen z.B. Fahrbahnoberflachen.
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warm gefahren. Werden die maximalen Amplitudenunterschiede in den Kraft-
spektren der Langs- und Vertikalkraft betrachtet, so sind diese im Bereich der
[1,0]-Reifen-Eigenfrequenz mit 15 N maximal. Bei der Hohlraumresonanz lie-
gen sie bei 10 N und ansonsten bei 7 N. Die maximal beobachtete Abwei-
chung der Frequenzlage der Peaks entspricht der Frequenzaufldsung
1.95 Hz. Dies kann durch den Temperaturunterschied von 1 K und die manu-
elle Radlast- und Filldruckeinstellung begriindet werden. Aufgrund der be-
schriebenen manuellen Radlasteinstellung betragt die maximal gemessene
Abweichung von der Soll-Radlast in allen durchgeflhrten Versuchen 10 %.

Ein weiterer Ausrollversuch mit einem Reifen gleicher Bauart aus der glei-
chen Fertigungscharge bei identischer Warmfahrprozedur und Betriebsbedin-
gungen ergibt maximale Amplitudenunterschiede in den Kraftspektren der
Langs- und Vertikalkraft von 16 N im Bereich der [1,0]-Reifenresonanzen. Ab-
weichungen in der Frequenzlage der Peaks werden nicht beobachtet. Neben
dem Temperaturunterschied von 2 K bewirken die manuelle Radlast- und
Filldruckeinstellung sowie die Reifen- und Radungleichférmigkeiten diese
Unterschiede.

3.2.2 Dynamisches Verhalten des belasteten rollenden Systems

Identifikation der Eigenfrequenzen

Zur ldentifikation der Eigenschwingformen des Reifens werden in Abbildung
3.7, Abbildung 3.8, Abbildung 3.9 und Abbildung 3.10 die spektralen Darstel-
lungen der Langskraft F,, Lateralkraft F,, Vertikalkraft F, und des Rickstell-
moments M, fir die Standard-Betriebsbedingungen (Filldruck 2.8 bar, Rad-
last 5 kN, vgl. Anhang A.2) bei einem Ausrollversuch 100 bis 0 km/h abgebil-
det. Farbskaliert dargestellt ist jeweils die Kraft- bzw. Momentenamplitude in
N bzw. Nm, wobei rot die maximale Amplitude und schwarz eine Amplitude
von ON bzw. 0 Nm kennzeichnet. Die abgebildeten Wasserfalldiagramme
bieten sich an, wenn die zeitliche Anderung der spektralen Eigenschaften
einer GroRe z.B. aufgrund der Anderung einer Variablen mit der Zeit mittels
Short-Time-Fourier-Transformation untersucht wird. Die betrachtete Variable
ist die Geschwindigkeit. Sie ist auf der Ordinate aufgetragen. Geschwin-
digkeitsunabhangige Resonanzen wie die Eigenfrequenzen der Kraftschluss-
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Radfuihrung werden in den Diagrammen rein senkrecht ausgerichtete Ampli-
tudenerhdhungen bewirken. Rein horizontal ausgerichtete Amplitudenerhé-
hungen weisen auf impulsartige Anregungen zu einem bestimmten Zeitpunkt
wahrend der Messung hin. Schrag ausgerichtete Amplitudenerhéhungen, die
ihren Ursprung bei einer Geschwindigkeit von 0 km/h haben und eine positive
Steigung aufweisen, deuten auf Reifenordnungen hin. Im linken Teil der Ab-
bildungen a) ist jeweils der Frequenzbereich bis 350 Hz, im rechten Teil b) bis
150 Hz, in dem die gréBten Amplituden auftreten, dargestellt. In Abschnitt
3.2.5 werden die spektralen Darstellungen fur den Frequenzbereich 150 bis
250 Hz detailliert dargestellt und diskutiert. In den Abbildung 3.12 bis Abbil-
dung 3.13 werden die spektralen Darstellungen im Frequenzbereich 220 bis
450 Hz abgebildet. In der Abbildung 3.11 sind die ersten funf Ordnungen der
Langs- und Lateralkraft dargestellt. In dieser Darstellung kénnen Eigenfre-
quenzen identifiziert werden, wenn sich Reifenordnung und Resonanz bei
einer bestimmten Geschwindigkeit treffen.

Die Langskraft F (Abbildung 3.7) weist bei ca. 36, 75 und 100 Hz nahezu
vertikal ausgerichtete Amplitudenerhéhung auf, die auf Eigenfrequenzen des
Systems (Reifen-Hohlraum-Rad-Radfuihrung) hinweisen. Bei der ersten Reso-
nanz treten Amplituden bis tGber 110 N bei 30 km/h auf. Sie wird als die [1,0]-
asym-+torsional-Reifen-Eigenform identifiziert, da aus der EMA am stehenden,
belasteten Reifen (Abschnitt 3.1.4) bekannt ist, dass der undeformierte Rei-
fengurtel bei dieser Eigenform als Starrkorper in Langsrichtung gegen die
Reifenseitenwande schwingt. Somit bewirkt die Eigenschwingform Wechsel-
krafte in Langsrichtung. Die Eigenfrequenz dieser Eigenform fallt im Rollzu-
stand sehr stark gegenliber der stehend Gemessenen ab. Die zweite Reso-
nanz bewirkt Amplitudenuberhéhungen bis 60 N bei 80 km/h. In der Radlast
F, werden bei dieser Frequenz ebenfalls Amplitudeniiberh6hungen beobach-
tet, so dass diese der [1,0]-sym-Reifen-Eigenform zugeordnet werden, bei der
der Reifenglrtel hauptsachlich vertikal ausgerichtete Starrkérperbewegungen
ausfihrt (Abschnitt 3.1.4). Trotz der Ausrichtung der Eigenform in vertikaler
Richtung konnte sie auch Amplitudeniberhéhungen in der Langsrichtung
bewirken. AulRerdem ist davon auszugehen, dass durch die [1,0]-sym-Reifen-
Eigenform Resonanzen der Radflihrung angeregt werden. Die dritte Reso-
nanz wird als [2,0]-asym-Reifen-Eigenform identifiziert. Im Frequenzbereich
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von 150 bis 175 Hz sind drei weitere im Diagramm vertikal ausgerichtete Am-
plitudentberhéhungen bis 20 N erkennbar, die von héheren Ordnungen der
Reifen-Eigenformen [¢,0] und [c, 1] herrihren kénnten.

a) Langskraft Fy in N bis 350 Hz b) Langskraft Fy in N bis 150 Hz
< 150 < [1,0]-asym [2,0]-asym 150
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Abbildung 3.7:  Spektrale Darstellung der Langskraft Fy in N bei einem Reifenfulldruck von
2.8 bar und 5 kN Radlast.

a) Lateralkraft F, in N bis 350 Hz b) Lateralkraft F, in N bis 150 Hz
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Abbildung 3.8:  Spektrale Darstellung der Lateralkraft F, in N bei einem Reifenfulldruck
von 2.8 bar und 5 kN Radlast.

Im Bereich der Hohlraumresonanzen (ca. 200 bis 220 Hz) sind zwei ge-
schwindigkeitsabhangige Amplitudenerhéhungen bis 20 N erkennbar. Die
niederfrequente Resonanz (1. Ast) wird fur zunehmende Geschwindigkeiten
zu geringeren Frequenzen, die hochfrequente Resonanz (2. Ast) zu hoheren
Frequenzen verschoben. Aufgrund dieses speziellen Erscheinungsbildes und
des nach Gleichung (2.14) zu erwartenden Frequenzunterschiedes beider
Aste durch Rotation werden diese Resonanzen dem Hohlraum zugewiesen.
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a) Vertikalkraft F, in N bis 350 Hz b) Vertikalkraft F, in N bis 150 Hz
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Abbildung 3.9:  Spektrale Darstellung der Vertikalkraft F, in N fiir einen Reifenfilldruck
von 2.8 bar und 5 kN Radlast.

a) Moment M, in N bis 350 Hz b) Moment M, in N bis 150 Hz
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Abbildung 3.10: Spektrale Darstellung des Riickstellmoments M, in N fiir einen Reifenfuill-
druck von 2.8 bar und 5 kN Radlast.

In der Lateralkraft F, (Abbildung 3.8) sind bis 150 Hz zwei nahezu ge-
schwindigkeitsunabhangige Amplitudenerhdhungen bei rd. 60 und 80 Hz er-
kennbar, wobei die niederfrequentere von beiden die hochsten Amplituden mit
20 N aufweist. Diese Resonanz wird als [1,1]-lateral-Eigenform identifiziert,
bei der der Reifenglrtel in lateraler Richtung schwingt (Abschnitt 3.1.4). Ge-
geniiber der Frequenzlage im EMA-Versuch am stehenden, belasteten Reifen
wird diese Eigenfrequenz um ca. 5 Hz verringert. Die héherfrequente Reso-
nanz koénnte von einer [2, 1]-Reifen-Eigenform oder einer Resonanz der Kraft-
schluss-Radfuihrung herriihren. In der Lateralkraft ist der zweite Ast der Hohl-
raumresonanz deutlich zu erkennen, der erste Ast ist schwacher ausgebildet.
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Insgesamt liegen die Lateralkraftschwankungen auf geringerem Niveau als
die Langskraftschwankungen.

In der Vertikalkraft F, in Abbildung 3.9 ist vor allem die nahezu geschwin-
digkeitsunabhangige Amplitudenerhéhung bis 110 N um 75 Hz auffallig. Diese
wird der [1,0]-sym-Reifen-Eigenform zugeordnet, fur die aus der EMA bekannt
ist, dass der undeformierte Reifengurtel in der vertikalen Richtung schwingt
(vgl. Abschnitt 3.1.4). Im Gegensatz zu den zuvor beschriebenen Resonanzen
in der Langs- und Querkraft erscheint diese Resonanz sehr breit im Spektrum,
was vermutlich auf eine Eigenform der Kraftschluss-Radfuhrung (vgl. Ab-
schnitt 3.3) hindeutet. Bei rd. 100 Hz tritt die nachste Amplitudenerhéhung um
20 N auf, die die hochsten Amplituden im Geschwindigkeitsbereich von 30 bis
60 km/h aufweist. Aus der EMA ist zu erwarten, dass diese von der [2,0]-sym-
Eigenform herruhrt. Im Bereich der Hohlraumresonanz erscheinen in der Ver-
tikalkraft beide geschwindigkeitsabhéngigen Aste, von denen der zweite Ast
hoéhere Amplituden bis 55 N aufweist.

b) Langskraft Fxin N b) Langskraft F, in N
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Abbildung 3.11:  Ordnungsspektrogramm a) der Langskraft F, und b) der Lateralkraft F, bei
einem Reifenfllldruck von 2.8 bar und 5 kN Radlast.

Einfluss der Geschwindigkeit

Besonders in Abbildung 3.7 b), Abbildung 3.8 b), Abbildung 3.9 b), sowie Ab-
bildung 3.10 b) wird deutlich, dass die Reifen-Eigenfrequenzen nicht ge-
schwindigkeitsunabhangig sind. Mit zunehmender Geschwindigkeit verringern
sich die Eigenfrequenzen des Reifens. Angesichts der Beobachtungen von
Kindt [Kind09], wonach nahezu alle Reifen-Eigenformen rein real sind und
stehende Wellen zeigen, kann die Strukturerweichung mit steigender Ge-
schwindigkeit nur durch eine Absenkung des komplexen Speichermoduls des
Elastomermaterials erklart werden (vgl. Abschnitt 2.1.1). Der Mullins-Effekt
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

wird aufgrund des Versuchsablaufs ausgeschlossen. Da dieser eine Material-
entfestigung Uber den ersten Belastungszyklen bewirkt, missten im Auslauf-
versuch bei geringeren Geschwindigkeiten geringere Eigenfrequenzen auftre-
ten. Darlber hinaus regeneriert die Entfestigung durch den Mullins-Effekt erst
nach langerer Zeit. Der Payne-Effekt und die Entfestigung bei bimodaler Be-
lastung (vgl. Abschnitt 2.1.1) regenerieren sofort und auch wahrend dynami-
scher Belastung. Auch in direkt aufeinanderfolgenden Versuchen werden
Strukturerweichungen mit héherer Geschwindigkeit beobachtet. Die verringer-
ten Eigenfrequenzen im Rollzustand sind auf den Payne-Effekt zurlickzufuih-
ren. Das Reifenelastomermaterial wird fortlaufend stark deformiert und der
Speichermodul sinkt. Bei einer Geschwindigkeit von 100 km/h erfolgt die nie-
derfrequente groRe Deformation bei Latschdurchlauf mit héherer Frequenz als
bei geringeren Geschwindigkeiten. Bei Uberlagerter Belastung mit einer hoch-
frequenten Deformation geringerer Amplitude (bimodale Belastung) verringert
sich der Speichermodul des hochfrequenten Anteils des Antwortsignals. Somit
erscheint es plausibel, dass das Elastomermaterial zu hoheren Geschwindig-
keiten hin weitere Entfestigung erfahrt. Die Eigenfrequenzen des rollenden
Reifens sind in Tabelle 3.11 im Vergleich zu denen des stehenden Reifens
und des Hohlraums fir die Standardgeschwindigkeiten 20, 60 und 100 km/h
zusammengefasst. Sie werden aus den spektralen Darstellungen ausgelesen.
Die Frequenzverschiebungen mit zunehmender Geschwindigkeit liegen in
vergleichbarem Bereich wie in [Dorf05] und fallen geringer aus als in [Zell09].
Diese Unterschiede kénnen durch den Fillstoffanteil in der Gummimischung
erklart werden. AuRRerdem kdnnte die geringere Entfestigung bei den be-
schriebenen Ausrollversuchen durch den Versuchsablauf begriindet werden.
Die Radlast wird bei geringer Rollgeschwindigkeit zu Beginn des Versuchs
eingestellt, bevor die Kraftschluss-Radfihrung verblockt wird (Abschnitt
3.2.1). Mit zunehmender Rollgeschwindigkeit nimmt die Last auf den Reifen in
radialer Richtung zu, so dass die Kontaktlange im Latsch zunimmt und die frei
schwingende Gurtellange abnimmt. Dadurch werden die Eigenfrequenzen
tendenziell erhoht, so dass die gesteigerte Radlast dem Geschwindigkeitsein-
fluss (Materialentfestigung) entgegen wirkt.

Die Kraftamplituden weisen in allen Raumrichtungen eine Abhangigkeit von
der Geschwindigkeit auf. Dies ist zum einen durch eine Anderung der Anre-
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3.2 Strukturdynamik des Systems im Rollzustand

gung durch das schnellere Auftreffen des Reifens auf die Fahrbahnuneben-
heiten, zum anderen aber auch durch die gednderten Dampfungseigenschaf-
ten des Reifengummis zu erklaren. Mit steigender Geschwindigkeit nimmt die
Dampfung aufgrund der bimodalen Belastungssituation (vgl. Abschnitt 2.1.1)
zu, die Amplitudenerhéhungen in den Spektren werden breiter.

Eigenfrequenz in Hz

Stehender be- Rollender Reifen, 2.8 bar, 5 kN
Form lasteter Reifen,
Rotation fix 20 km/h 60 km/h 100 km/h
[1,1]-lateral 61.5 56.6 54.6 50.7
[1,1]-steering 82.3 70.3 70.3 66.4
[1,0]-asym 100 38 37 37
[1,0]-sym 106 74.2 72.2 70.3
[2,0]-asym - 99.6 97.6 -
[2,0]-sym 130*(+3 Hz) - 99.6 95.7
[3,0]-sym 119.1 - -
Kg’;gsrf]' 198 K, 1. Ast: 205 197.2
K\;-;gi,r]'l]- 208 K, 2. Ast: 218 222.7

Tabelle 3.11: Schwingformen und Eigenfrequenzen des belasteten, fix eingespannten Rei-
fens (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.5 bar, vgl. Tabelle 3.6) im Vergleich zu den Eigenfrequen
zen des belasteten rollenden Reifens (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.8 bar).

Im Frequenzbereich 220 bis 300 Hz sind in den Langs-, Lateral- und Verti-
kalkraftspektren weitere Amplitudenerh6hungen erkennbar. In der Langskraft
(Abbildung 3.12) weist eine Resonanz um 290 Hz die héchsten Amplituden
von bis zu 25 N auf. In den Lateral- und Vertikalkraftspektren (Abbildung 3.12
und Abbildung 3.13) sind Amplitudenerhéhungen um 10 N bzw. um 40 N um
270 Hz erkennbar. Eine Resonanz bei derselben Frequenz ist fiir sehr hohe
Geschwindigkeiten ab 90 km/h auch in der Langskraft in Abbildung 3.12 er-
kennbar. Weitere Resonanzen werden in der Lateralkraft und dem Ruckstell-
moment ab ca. 350 Hz beobachtet, die auRerhalb des betrachteten Fre-
quenzbereichs liegen. Anhand der Spektiren alleine ist es schwierig die be-
schriebenen Resonanzen unterhalb 300 Hz eindeutig einem der Teilsysteme
Reifen, Rad oder Radflihrung zuzuordnen. Aus der Betriebsmodalanalyse der
Radfuihrung kann diese ausgeschlossen werden. Hohere Reifen-Eigenformen
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[c,2] oder [c,3], die groRBe globale Bewegungen ausfiihren, sind nach
[Whee05] zwischen 220 und 250 Hz zu erwarten. Kindt [Kind09] identifiziert
oberhalb von 250 Hz in einer Betriebsschwingungsanalyse keine Reifen-Ei-
genformen. Die EMA am stehenden System in Abschnitt 3.1 zeigt, dass die
Rad-Eigenformen in den Frequenzbereich von 250 bis 280 Hz fallen. Da die
Felgenbiegung (FB-) und die Felgen-Pitch-Eigenformen (FP) doppelte Pole
aufweisen, ist ein rotationsbedingtes Aufspalten der Eigenfrequenzen wie flr
den Hohlraum im Rollzustand zu erwarten (vgl. [Zell09]).

a) Langskraft F in N 220 bis 450 Hz b) Langskraft F, in N 220 bis 450 Hz
" -

A 2

Geschwindigkeit in km/h
Geschwindigkeit in km/h
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Frequenz in Hz Frequenz in Hz

Abbildung 3.12: Spektrale Darstellung a) der Langskraft F, und b) der Lateralkraft F, in N
bei einem Reifenfulldruck von 2.8 bar und 5 kN Radlast.

a) Vertikalkraft F, in N 220 bis 450 Hz b) Riickstellmoment M, in N 220 bis 450 Hz
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Abbildung 3.13: Spektrale Darstellung a) der Vertikalkraft F, und b) des Rickstellmoments
M, bei einem Reifenfilldruck von 2.8 bar und 5 kN Radlast.

Die Resonanzen um 290 Hz in der Langskraft sowie um 270 Hz in der Ver-
tikal- und Lateralkraft zeigen zwischen 50 und 100 km/h geschwindigkeitsab-
hangige Amplitudentiberhéhungen, die fir héhere Geschwindigkeiten zu ho-
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3.2 Strukturdynamik des Systems im Rollzustand

heren Frequenzen verschoben werden. Dem Frequenzbereich entsprechend
kénnen diese beiden Resonanzen als Rad-Eigenfrequenzen gedeutet werden
(vgl. Abschnitt 3.1.4). Es ist auffallig, dass nur der zweite Ast dieser Radei-
genformen in den spektralen Darstellungen erscheint. Bei der Hohlraumreso-
nanz wird der zweite Ast ebenfalls starker angeregt als der Erste. Demnach
kénnte die Anregung in diesem Frequenzbereich nicht ausreichen, um beide
Aste stark genug anzuregen.

3.2.3 Einfluss des Reifenfiilldrucks

Tabelle 3.12 fasst die Versuchsbedingungen bei der Untersuchung des Fiill-
druckeinflusses zusammen. Die Abbildung 3.14, Abbildung 3.15, Abbildung
3.16 und Abbildung 3.17 zeigen fiir zwei Fulldriicke die Kraft- und Momenten-
spektren bei der Rollgeschwindigkeit 100 km/h.

2.8 bar 3.5 bar
Radlast in N 5510 5246
Flllgas Luft Luft
Verbl__ockung Kraftschluss- Mod. 2 Mod. 2
Radftihrung
Tabelle 3.12: Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses des Reifenfulldrucks.
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Abbildung 3.14: Spektrale Darstellung der Langskraft F, bei 2.8 und 3.5 bar bei 100 km/h.
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Abbildung 3.15: Spektrale Darstellung der Vertikalkraft F, bei 2.8 und 3.5 bar bei
100 km/h.
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Abbildung 3.16: Spektrale Darstellung der Lateralkraft F, bei 2.8 und 3.5 bar bei 100 km/h.

2.8 bar 3.5 bar
5 kN 5 kN

Eigenfrequenz erster Ast in Hz 197.2 199.2
Eigenfrequenz zweiter Astin Hz ~ 222.7 222.7

Tabelle 3.13: Frequenzlage der Hohlraum-Eigenform unter Fulldruckeinfluss bei
100 km/h.

In der Langskraft F,, der Lateralkraft F,, Vertikalkraft F, und dem Ruick-
stellmoment M, wird deutlich, dass die Reifen-Eigenfrequenzen unterhalb
200 Hz um 1.95 Hz fur den hoéheren Filldruck ansteigen. Dies entspricht der
Frequenzauflésung. Mit 0.27 Hz/0.1 bar wirkt sich die Druckerhdéhung fur den
rotierenden Reifen weniger stark aus als fur den stehenden Reifen (Druckko-
effizienten gréRer 1 Hz/0.1 bar). Die Kraft- und Momentenamplituden nehmen
durch die Druckerhdhung zwischen 30 und 120 Hz um ca. 30 % zu.
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Abbildung 3.17: Spektrale Darstellung des Moments M, bei 2.8 und 3.5 bar bei 100 km/h.

FUr die Hohlraumresonanz ist die deutliche Zunahme der Amplitude des
zweiten Astes in der Langskraft, Vertikalkraft und im Rickstellmoment auffal-
lig. Das System Reifen-Hohlraum-Rad wird durch die Druckerhéhung versteift.
Die Eigenfrequenzen der Hohlraumresonanzen (1. und 2. Ast) nehmen bei
der Fiilldruckerhdhung wie in Tabelle 3.13 dargestellt zu. Die Anderung der
Eigenfrequenzen liegt im Bereich der Messauflésung. Bei der untersuchten
Filldruckerhéhung wird die Differenz der Eigenfrequenzen des ersten und
zweiten Astes im Bereich der Messauflésung verringert.

3.2.4 Einfluss der Radlast

Analog zum EMA-Versuch am stehenden Reifen wird fir das rollende System
der Einfluss der Radlast auf das dynamische Verhalten des Systems entspre-
chend der Versuchsbedingungen in Tabelle 3.14 untersucht. Abbildung 3.18,
Abbildung 3.19, Abbildung 3.20 und Abbildung 3.21 zeigen die spektrale Dar-
stellung der Langskraft F,, der Vertikalkraft F,, der Lateralkraft F, sowie des
Rckstellmoments M, im Vergleich bei 100 km/h.

In der Darstellung der Krafte und des Riickstellmoments wird deutlich, dass
die Reifen-Eigenfrequenzen bis 180 Hz um 1.95 Hz (Frequenzauflésung) an-
steigen. Im Frequenzbereich der ersten Eigenfrequenz ist besonders fir die
Langskraft eine Amplitudenzunahme um 30 bis 48% zu erkennen. Die Verti-
kalkraft weist bei einer Frequenz von ca. 85 Hz eine starke Amplitudenzu-
nahme auf.

97



3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

5 kN 6 kN
Reifenfulldruck in bar 2.8 2.8
Radlast in N 5510 6496
Flllgas Luft Luft
Verblockung Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 2 Mod. 2
Tabelle 3.14: Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses der Radlast.
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Abbildung 3.18: Spektrale Darstellung der Langskraft F fir 5 und 6 kN Radlast bei
100 km/h.
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Abbildung 3.19: Spektrale Darstellung der Vertikalkraft F, fur 5 und 6 kN Radlast bei
100 km/h.

Die beobachtete Eigenfrequenzzunahme ist geringer als beim stehenden
Reifen (vgl. Abschnitt 3.1.6), bei dem die Frequenzzunahme durch die Verkur-
zung der frei schwingenden Girtellange erklart wurde. Beim rollenden Reifen
wirkt zusatzlich der Payne-Effekt, der bei hoherer Radlast und somit groRerer
Deformation eine starkere Entfestigung des Elastomermaterials bewirkt (vgl.
Abschnitte 2.1.1). In Summe ist die bewirkte Frequenzerh6hung geringer als
im EMA-Versuch allein durch die Girtellangenverkirzung. Mit der Radlaster-
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3.2 Strukturdynamik des Systems im Rollzustand

héhung steigen die lokalen Kontaktdriicke zwischen Reifen und Fahrbahn
(vgl. 3.4.3), so dass von einer starkeren Anregung des Reifens durch die
Fahrbahn auszugehen ist. Dies resultiert in hoheren Kraftamplituden an der
Messnabe.
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Abbildung 3.20: Spektrale Darstellung der Lateralkraft F, fir 5 und 6 kN Radlast bei
100 km/h.
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Abbildung 3.21: Spektrale Darstellung des Moments M, fur 5 und 6 kN Radlast bei
100 km/h.

In den Spektren ist bei ca. 200 Hz der 1. Ast der Hohlraumresonanzen zu
erkennen. Die Eigenfrequenzen beider Aste sind fiir die beiden Versuche in
Tabelle 3.15 zusammengefasst. Durch die erhdhte Radlast werden beide Aste
der Eigenfrequenz der Hohlraumresonanz im Rahmen der Messgenauigkeit
angehoben. In der Analyse des stehenden Reifens wurde der 2. Ast der Hohl-
raumresonanz um 1 Hz angehoben, was dabei innerhalb der Messgenauigkeit
lag. Durch die Verklrzung der frei schwingenden Gurtellange des Subsys-
tems Reifen werden aufgrund der Akustik-Struktur-Kopplung die Eigenfre-
quenzen des Hohlraums erhoht. Die Peaks, die im Vertikalkraftspektrum den
Radresonanzen zugeordnet werden (vgl. Abschnitt 3.2.2), treten mit hoherer
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Radlast bei hdheren Frequenzen auf. Somit wirkt auch hier die Kopplung des
Gesamtsystems. Die geringere frei schwingende Masse des Teilsystems Rei-
fen bewirkt eine Erhdhung der Radeigenfrequenz.

2.8 bar 2.8 bar

5 kN 6 kN
Eigenfrequenz erster Ast in Hz 197.2 199.2
Eigenfrequenz zweiter Ast in Hz 222.7 224.6
Tabelle 3.15: Zusammenfassung der Frequenzlage der Hohlraum-Eigenform unter

Radlasteinfluss bei 100 km/h.

3.2.5 Einfluss des Fiillgases

Zur Ermittlung des Fullgaseinflusses auf die Strukturdynamik der gekoppelten
Struktur wird das Fiullgas, wie in Tabelle 3.16 dargestellt, variiert. Abbildung
3.22 und Abbildung 3.23 zeigen die Wasserfalldiagramme der Krafte, in den
die geschwindigkeitsabhangigen Hohlraumresonanzen am besten identifiziert
werden konnen, fiir die Fillmedien CO, und Luft.

Luft CO, Helium
Reifenfulldruck in bar 2.8 2.8 2.8
Radlast in N 5519 5316 5041
Fahrbahn 0/16 0/16 0/16
Verspannung Kraftschiuss- 4 4 4 Mod. 2 Mod. 1 + Mod. 2 Mod. 1
Radflihrung
Tabelle 3.16: Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses des Fiillgases.

Fir CO,, tritt die Eigenfrequenz erster Ordnung des Hohlraums (bei 80 km/h
153 und 175 Hz) bei geringerer Frequenz auf als fur Luft (bei 80 km/h 197 und
218 Hz). Die Frequenzdifferenz durch den Geschwindigkeitseinfluss ist fir
beide Gase vergleichbar. Fir Helium fallen die Eigenfrequenzen des Hohl-
raums nicht in den untersuchten Frequenzbereich. Fir CO, und Luft ist unab-
hangig von der jeweiligen Frequenzlage der zweite Ast der Hohlraumreso-
nanz bei r,,,, in der Vertikalkraft starker ausgepragter als der erste Ast. In der

Langskraft ist hingegen fiir beide Fullmedien der erste Ast starker ausgepragt.
In der Literatur genannte mdgliche Ursachen werden in Abschnitt 2.2.2 wie-
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dergegeben, wobei sie bisher nicht belegt wurden. Der erste Ast im CO,-
Versuch weist in der Vertikalkraft geringere Amplituden auf als im Luft-Ver-
such. Diese Eigenform wies im EMA-Versuch mit Luft eine erzwungene Fel-
gen-Pitch(FP)-Schwingung auf, mit CO, als Fillgas nicht. Diese Kopplung
zwischen Hohlraum- und Radresonanz kdnnte die Ursache fiir die erhdhten
Amplituden sein.

a) Spektrale Darstellung der Kraft F, in N b) Spektrale Darstellung der Kraft F, in N
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Abbildung 3.22: Spektrale Darstellung der Nabenkraft F, in vertikaler Richtung bei a) Luft
und b) CO..
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Abbildung 3.23: Spektrale Darstellung der Nabenkraft Fy in Langsrichtung a) Luft b) CO,.

Auch in den spektralen Darstellungen der Lateralkraft und des Ruckstell-
moments in Abbildung 3.24 kann die Hohlraumresonanz identifiziert werden.
Die Reifen-Hohlraum-Rad-Struktur bildet aufgrund der Akustik-Struktur-Kopp-
lung die fir die Hohlraumresonanz beschriebenen Eigenformen (Abschnitt
3.1.4) aus Reifen-Eigenform héherer Ordnung mit erzwungener Felgen-Pitch-
Schwingform aus. Aufgrund der Verspannung des Reifens gegen die Fahr-
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bahn und deren Unebenheiten resultieren durch diese Eigenformen Kraft-
bzw. Momentenanteile im Spektrum. In den Lateralkraft- und Momentenspek-
tren weist ebenfalls der zweite Ast hohere Amplituden auf.

a) Spektrale Darstellung der Kraft Fy in N b) Spektrale Darstellung des Moments M,
inN
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Abbildung 3.24: Spektrale Darstellung a) der Nabenkraft F, in lateraler Richtung und b)
des Rickstellmoments M, fiir das Fillmedium Luft.

Um den Einfluss der Hohlraumresonanzen auf die umliegenden Reifen- und
Radresonanzen zu analysieren, sind in Abbildung 3.25 und Abbildung 3.26
die spektralen Darstellungen der Vertikalkraft und der Langskraft fur Luft und
CO, bei einer Geschwindigkeit von 80 km/h abgebildet. Die Hohlraumreso-
nanz fiur CO, fallt in einen Frequenzbereich, in dem die Reifen-Eigenformen
eher geringe Amplituden hervorrufen, so dass im Vergleich zum Luft-Versuch
eine bedeutende Amplitudenerhdhung beider Kraftkomponenten auftritt. Im
Falle der Luftresonanz fallen die Amplitudenerhéhung gegeniiber dem CO,-
Versuch geringer aus. Moglicherweise bietet die Anregung durch die Fahr-
bahn im Frequenzbereich der CO,-Hohlraumresonanz glnstigere Vorausset-
zungen flur die Anregung dieser Schwingform als im Frequenzbereich der
Luft-Hohlraumresonanz. In der Vertikalkraft erscheint im CO,-Versuch um
78 Hz eine bedeutende weitere Amplitudenerhéhung. In diesem Frequenzbe-
reich liegt eine vertikal ausgerichtete Eigenform des Reifens, die offenbar mit
der Hohlraumresonanz koppelt, wenn diese einen geringen Frequenzabstand
aufweist. Auch im Vergleich der Gase, Luft und Helium, wird fiir diese Reifen-
Eigenform eine leichte Amplitudenerh6hung im Luft- gegentber dem Helium-
versuch gemessen. Die Lage der Reifen-Eigenfrequenzen wird durch das
Fillgas innerhalb der gewahlten Frequenzauflésung nicht beeinflusst. Dies
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deckt sich mit den Ergebnisse der EMA (vgl. Abschnitt 3.1.7) und von Sca-
vuzzo [Scav94] ebenfalls bei einer EMA.
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Abbildung 3.25: Spektrale Darstellung der Vertikalkraft F, fur die Flllmedien Luft und CO,
bei 80 km/h.
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Abbildung 3.26: Spektrale Darstellung der Langskraft Fy flr die Fullmedien Luft und CO,
bei 80 km/h.

3.2.6 Einfluss der Fahrbahnrauigkeit

Da Umbau und Praparierung der Fahrbahnen im IPS die Rustzeiten fur die
beschriebenen Versuche stark verlangern, wird zur Untersuchung des Ein-
flusses der Fahrbahnrauigkeit ein Versuch auf einer 0/11-Beton-Fahrbahn
(vgl. Abschnitt 3.4.1), zu einem spateren Zeitpunkt durchgefiihrt. Die erzielten
Ergebnisse sind daher nur bedingt vergleichbar, da die Bedingung, alle zu
vergleichenden Versuche an einem Tag durchzufihren, aufgrund der Rustzei-
ten nicht eingehalten werden kann. Zuséatzlich waren in dem Versuch mit der
0/11-Beton-Fahrbahn die Spannkeile nicht montiert, so dass die Kraftschluss-
Radfuihrung in ihrem Ausgangszustand (vgl. Abschnitt 3.3.1, Versuchsbedin-
gungen in Tabelle 3.17) vorliegt.
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

0/16 0/11
Reifenfulldruck in bar 2.8 2.8
Radlast in N 5519 5377
Flllgas Luft Luft
Verblockung Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 1 Ausgangszustand
Tabelle 3.17: Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses der Fahrbahnrauigkeit.

In den Spektren der Vertikal- und Langskraft des Ausrollversuchs auf bei-
den Fahrbahnen in Abbildung 3.27 wird deutlich, dass vor allem die Reifen-
Eigenfrequenzen ab 75 Hz und die Hohlraumresonanz (200 bis 220 Hz) auf
der raueren 0/16-Waschbeton-Fahrbahn starker angeregt werden.

a) Kraft F, in N far 85 km/h b) Kraft Fy in N fur 85 km/h
150 50

0116 — 016
40 — 011

0/11
30
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Langskraft F_an der Nabe in N

Vertikalkraft F_an der Nabe in N

0
50 100 150 200 250 300 350 0 50 100 150 200 250 300 350

Frequenzin Hz Frequenzin Hz

o
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Abbildung 3.27: Spektrale Darstellung a) der Nabenkraft F, in vertikaler Richtung und b)
der Langskraft Fy fur die Fahrbahnen 0/11-Beton und 0/16-Waschbeton, ahnlich [Grol12].

Die starkere Anregung ist auf die spektralen Eigenschaften der beiden
Fahrbahnen zurtickzufiihren. Die 0/16-Waschbeton-Fahrbahn weist eine um
drei- bis viermal héhere spektrale Intensitat auf als die 0/11-Beton-Fahrbahn
(vgl. Abbildung 3.42 in Abschnitt 3.4.2 und Tabelle 3.23). Darlber hinaus ste-
hen die einzelnen Steine der 0/16-Waschbeton-Fahrbahn starker aus dem
Beton heraus (vgl. Abbildung 3.43), so dass lokal hdhere Kontaktdriicke als
auf der 0/11-Beton-Fahrbahn auftreten (vgl. Abschnitt 3.4.3). Fur diese Fahr-
bahn sind gleichmafRligere Kontaktdriicke im Reifen-Fahrbahn-Kontakt zu
erwarten.
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3.2 Strukturdynamik des Systems im Rollzustand

3.2.7 Einfluss des Reibbeiwertes

Ludwig et al. [Ludw98], [Bach98], [Bach99], [Fach00] beschreiben Messungen
der Profilelementverformung bei verschiedener Oberflachenbeschaffenheit
(trockene Fahrbahn, Eis) mit dem Darmstadter Reifensensor. Der Sensor
kann die Profilelementverformung beim Latschdurchlauf in drei Raumrichtun-
gen messen. Bei verringertem Reibbeiwert nimmt die maximale Profilelement-
verformung ab, Gleitvorgange treten auf. Neben dem Reibbeiwert beeinflus-
sen andere Reifenbedingungen (Fulldruck, Radlast, Material) die maximale
Profilelementverformung.

Um die in der Reifenaufstandsflache ablaufenden horizontalen Verfor-
mungsvorgange der Profilelemente zu beeinflussen, wird auf einer Fahrbahn-
textur die Oberflachenbeschaffenheit verandert (vgl. Abschnitt 3.2.1). Auf die-
se Weise wird der Reibbeiwert der Oberflache stark verringert. Wird nun
durch einen verringerten Reibwert die maximale horizontale Profilelement-
verformung verringert und gleichzeitig eine geringere Kraftamplitude an der
Messnabe gemessen, kann dies als Indiz fir die Bedeutung der horizontalen
Profilelementverformung fir der Anregung der Reifenschwingungen gewertet
werden.

Die Untersuchung des Reibwerteinflusses wird unter Standard-Betriebs-
bedingungen, Filldruckerhdhung und Radlasterhdhung bei trockener und
schmiermittelbenetzter Fahrbahnoberflache (Abbildung 3.28) durchgefiihrt.
Obwohl der Reifen vor den Versuchen wie in Abschnitt 3.2.1 beschrieben
durch eine Warmfahrprozedur auf Temperatur gebracht wird, ist die Reifen-
temperatur gegenuber trockener Fahrbahn um 5 bis 8 K reduziert (Tabelle
3.18). Die Warme des Reifens wird durch das Schmiermittel abgeleitet. Geht
man davon aus, dass die Profilelementverformung reduziert wird, wird auf3er-
dem weniger Verlustleistung erzeugt.

Abbildung 3.29, Abbildung 3.30, Abbildung 3.31 und Abbildung 3.32 zeigen
die spektrale Darstellung der Nabenkrafte und der Momentenkomponente bei
einer Geschwindigkeit von 60 km/h bei den in Tabelle 3.18 zusammengefass-
ten Bedingungen. Besonders in der Langs- und der Querkraft sind die Am-
plituden auf der Fahrbahn mit geringerem Reibbeiwert reduziert. Die Amplitu-
denverringerung ist fur die niederfrequenten Reifen-Eigenfrequenzen (bis ca.
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

100 Hz) und die Hohlraumresonanzen am starksten. Diese niederfrequenten
Reifen-Eigenfrequenzen koénnen zusatzlich auch in den Ordnungsspektro-
grammen der Kraftkomponenten identifiziert werden.

a) Trockene Fahrbahn b) Schmiermittelbefeuchtete Fahrbahn
.22 X 5 > DA

Abbildung 3.28: Fahrbahnoberflachenbeschaffenheit a) trocken und b) schmiermittel-
befeuchtet ,nass” im Trommeltiefpunkt.

Trocken Schmiermittel
Reifenfilldruck in bar 2.8 2.8
Radlast in N 5164 5141
Fahrbahn 0/16 0/16
Reifentemperatur Start in °C 34.6 29.2
Reifentemperatur Ende in °C 32.2 27.8
Verblockung Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 2 Mod. 2
Tabelle 3.18: Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses der Fahrbahnoberflachen-

beschaffenheit.

In Abbildung 3.33 und Abbildung 3.34 sind die ersten fiinf Radordnungen
der Nabenkraft in Langs- und Querrichtung Uber der Geschwindigkeit auf-
getragen. Neben der beschriebenen Amplitudenverringerung durch das
Schmiermittel ist erkennbar, dass das Maximum in der 3., 4. und 5. Ordnung
auf der befeuchteten Fahrbahn bei geringerer Geschwindigkeit als auf trocke-
ner Fahrbahn erreicht wird. Basierend auf dieser Erkenntnis werden alle Ver-
suche (Reifenfulldruck- und Radlasterhdhung) fiir einzelne Reifen- und die
Hohlraumresonanzen auf Amplitudenanderung und Frequenzverschiebung
analysiert.
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Abbildung 3.29: Spektrale Darstellung der Nabenkraft F, fur trockene und schmiermittel-
benetzte ,nass” Fahrbahnbeschaffenheit.
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Abbildung 3.30: Spektrale Darstellung der Langskraft F, fir trockene und schmiermittel-
benetzte ,nass* Fahrbahnbeschaffenheit.
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Abbildung 3.31: Spektrale Darstellung der Nabenkraft F, fiir trockene und schmiermittel-
benetzte ,nass“ Fahrbahnbeschaffenheit bei 60 km/h.

Alle Versuche zeigen bei einzelnen Reifenresonanzen mehr oder weniger
stark ausgepragt die beschriebene Amplitudenverringerung und eine leichte
Verschiebung hin zu geringeren Frequenzen. Es wird zunachst die Frequenz-
verschiebung betrachtet. Durch die Absenkung der Reifentemperatur misste
nach den Erkenntnissen aus Abschnitt 3.1.2 eine Erhéhung der Reifen-Ei-
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

genfrequenzen resultieren. Dass die Eigenfrequenzen im Gegensatz dazu
sinken, deutet darauf hin, dass das schwingungsfahige System Reifen-Hohl-
raum-Rad an seiner Verbindungsstelle mit der Fahrbahn durch das Schmier-
mittel stark entfestigt wird. Die Verbindung zur Fahrbahn beeinflusst demnach
sowohl im trockenen als auch im schmiermittelbenetzten Zustand die Struk-
turdynamik des Gesamtsystems stark (vgl. Abbildung 3.35). Weiterhin ist
denkbar, dass durch das Schmiermittel Reifen-Fahrbahn-Kontaktbereiche, die
auf trockener Fahrbahn haften, zum Gleiten Ubergehen. Dadurch wirde die
bei einer Reifeneigenform schwingende Gurtelmasse im Vergleich zur trocke-
nen Fahrbahn erhéht und die Eigenfrequenzen sinken.

5

nass
trocken

Moment in Nm

0 50 100 150 200 250 300 350
Frequenz in Hz

Abbildung 3.32: Spektrale Darstellung des Riickstellmoments M, fiir trockene und
schmiermittelbenetzte ,nass" Fahrbahnbeschaffenheit bei 60 km/h.

a) Trocken b) Nass

Ordnungsspektrogramm Fx Ordnungsspektrogramm Fx
= 200 = 200
£ £
=150 & 150 1.0rdnung
5 S 2.0rdnung
2 100 2 100 3.0rdnung
2 2 4.0rdnung
[= [=
g 50 L g 50 5.0rdnung
é o - / R é . s / —
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Geschwindigkeit in km/h Geschwindigkeit in km/h

Abbildung 3.33: Ordnungsspektrogramm der Nabenkraft F, a) fir trockene und b) schmier-
mittelbenetzte Fahrbahnbeschaffenheit.

Das entfestigte System kdnnte nun auf eine unveranderte Anregung an ge-
nau dieser entfestigten Verbindungsstelle mit verringerten Amplituden antwor-
ten. Um weiter zu analysieren, ob die verringerten Amplituden auf die Entfesti-
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3.2 Strukturdynamik des Systems im Rollzustand

gung der Struktur oder auf eine verringerte Anregung zurtickzufiihren ist, ist
die Kenntnis um den Einfluss verschiedener Oberflachenbeschaffenheiten auf
die Profilelementverformung in Zusammenspiel mit Filldruck- und Radlastan-
derung unerlasslich. Fach misst in [Fach00] die Gleitbewegung zusammen mit
der Profilelementverformung fiir den Latschdurchlauf. Bei freiem Rollen und
ohne Seitenkraft misst er auf einer Plexiglasoberflache mit Reibbeiwert
p = 0.9 keine Gleitvorgange. Diese treten erst unter der Einwirkung aullerer
Krafte auf. Innere Krafte durch die Abplattung des Reifens kénnen den Reib-
beiwert in dhnlicher Weise beanspruchen wie die aul’eren Krafte, wenn zum
Beispiel bei stark verringertem Fulldruck die geometrischen und kinemati-
schen Verzwangungen im Reifenlatsch zu erheblich gesteigerten lokalen
Schubspannungen fuhren [Fach00]. Ferner fuhrt der verringerte Fulldruck zu
einer Verlangerung des Latsches [Ludw98] und abnehmenden lokalen vertika-
len Kraften auf die Profilelemente, Gleiten kann bei niedrigem Fulldruck be-
reits bei freiem Rollen einsetzen [Fach00]. Ludwig [Ludw98] untersucht den
Einfluss des Reibbeiwertes auf die Profilelementverformung auf einer trocke-
nen Asphaltfahrbahn, auf Schnee und auf Eis. Mit abnehmendem Reibwert
fallen die Ubertragbaren Krafte und damit die auftretenden Verformungen in
Langs- und Querrichtung. Bei einem niedrigen Reifenfilldruck und gleichzeitig
niedrigem Reibwert auf Eis tritt Gleiten auf [Ludw98].

a) Trocken b) Nass
Ordnungsspektrogramm Fy Ordnungsspektrogramm Fy
= 100 = 100
k= k=
> 80 > 80
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G 60 G 60 2.0rdnung
2 2 3.0rdnung
3 40 2 40 4.0rdnung
G g 5.0rdnung
E 20 E 20 -
— i o |
- e
3 o ] 3 o
20 40 60 80 100 20 40 60 80 100
Geschwindigkeit in km/h Geschwindigkeit in km/h

Abbildung 3.34:  Ordnungsspektrogramm der Nabenkraft F, a) fiir trockene und b) schmier-
mittelbenetzte Fahrbahnbeschaffenheit.

Tabelle 3.19 fasst die ermittelten Amplituden- und Frequenzverringerungen
fur die [1,0]-asym Reifen-Eigenform bei allen untersuchten Versuchsbedin-
gungen zusammen. Die gréften Amplitudenverringerungen treten nicht bei
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

den Versuchen auf, bei denen auch die gro3ten Frequenzverringerungen beo-
bachtet werden. Offensichtlich korrelieren Amplitudenverringerung und Ent-
festigung der Struktur fir diese Eigenform nicht. Da die Reibwertminderung
fur eine verringerte Profilelementverformung in Langsrichtung verantwortlich
ist, ist davon auszugehen, dass diese Profilelementverformung Anteil an der
Anregung dieser Eigenform hat. Somit kann die Hypothese formuliert werden,
dass die in Langsrichtung schwingende [1,0]-asym-Reifen-Eigenform durch
die Profilelementverformung in Langsrichtung in nennenswerter Weise ange-
regt wird.

Reifen-Hohlraum-Rad-Fahrbahn

Anderung des
= Systems durch
Reibwertanderung

Fahrbahnanregung

Kontakt + Anregung

Abbildung 3.35: Schematische Darstellung des in der [1,0]-asym-Reifen-Eigenform
schwingenden Systems (Reifen-Hohlraum-Rad) mit Kontakt zur anregenden Fahr-
bahn und Modellvorstellung des Reibwerteinflusses.

(/ [1,0]-asym 28bar 35bar 28bar 3.5bar

&b ’ y 5 kN 5 kN 6 kN 6 kN
Frequenzanderung Fy in % -2.0 -1.5 -4.1 -3.5
Amplitudenanderung Fy in % -32.9 -25.8 -29.5 -14.0

Tabelle 3.19: Anderung der [1,0]-asym Reifen-Resonanz durch Reibwertverringerung.

Bei Vergleich der Versuche mit gleichem Fulldruck wird jeweils fir den Ver-
such mit der geringeren Radlast die Kraftamplitude an der Nabe durch das
Schmiermittel starker verringert. Dieser Sachverhalt stitzt die formulierte Hy-
pothese. Durch den lokal héheren vertikalen Kontaktdruck bei den Versuchen
mit grof3er Radlast bleibt trotz Reibwertminderung ein héheres Reibwertpoten-
tial erhalten, die Profilelementverformungen in Langsrichtung werden weniger
stark verringert. Die Frequenzverringerung bei dieser Eigenform korreliert mit
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3.3 Strukturdynamik der verwendeten Labor-Radfiihrung

der Lange des Latsches, die bei gleich bleibendem Filldruck mit der Radlast
zunimmt und bei gleicher Radlast mit abnehmendem Fulldruck zunimmt (vgl.
Abschnitt 3.2.4).

Fir andere Reifen-Eigenformen, die keine so klare Ausrichtung in Langs-
richtung aufweisen, wie die dargestellte [1,0]-asym-Form, zum Beispiel die
[1,1]-steering bzw. die [1,1]-lateral werden ebenfalls Amplituden- und Fre-
quenzverringerungen im Ruckstellmoment bzw. der Querkraft festgestellt.
Auch hier korrelieren starke Strukturentfestigungen nicht mit starken Amplitu-
denverringerungen, so dass auch flr die Anregung dieser Eigenformen von
einem Einfluss der Profilelementverformung auszugehen ist. Fir vertikal aus-
gerichtete [1,0]-sym-Reifen-Eigenform werden die beschriebenen Effekte
nicht beobachtet. Es wird davon ausgegangen, dass diese Form weniger
durch die Profilelementverformungen in Langsrich-tung angeregt wird.

Interessant ist weiterhin die Analyse des Reibwerteinflusses auf die Hohl-
raumresonanzen. Beide Aste der Hohlraumresonanz weisen in allen Versu-
chen eine Frequenzverringerung von rd. 2 Hz auf. Diese kann der verringer-
ten Reifentemperatur im Vergleich zur trockenen Messung zugewiesen wer-
den (vgl. Abschnitt 3.1.2). Auffallig ist hingegen die Amplitudenverringerung
fur den ersten Ast der Hohlraumresonanz, die in Tabelle 3.20 dargestellt ist.
Offenbar bedeutet die Profilelementverformung in Langsrichtung auch fir
diese Resonanz eine Anregung. Somit ist ein Beleg gefunden, dass der erste
Ast der Hohlraumresonanz in Langsrichtung eine Anregung erfahrt. Dies kor-
respondiert mit der erhéhten Amplitude des ersten Astes in der Nabenkraft in
Langskraft F, im Vergleich zum zweiten Ast.

3.3 Strukturdynamik der verwendeten Labor-Radfiihrung

Wie bereits in Abschnitt 3.2.1 ausgeflihrt, wird der Reifen bei Versuchen in-
nerhalb des Reifen-Innentrommel-Prifstandes durch die so genannte Kraft-
schluss-Radflihrung gefiihrt. Durch die vielfachen Einstellméglichkeiten der
Radflihrung kann diese, wie bereits von Troulis [Trou02] beschrieben, fir den
betrachteten Frequenzbereich nicht als steif angenommen werden. Aus die-
sem Grund wurden die Strukturdynamik der Kraftschluss-Radflihrung in ihrem
Ausgangszustand in Abschnitt 3.3.1 untersucht, anschlieRend Modifikationen
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in Abschnitt 3.3.2 konzipiert und in Abschnitt 3.3.30 eingesetzt, um die me-
chanische Eingangsimpedanz fir das angekoppelte Reifen-Hohlraum-Rad-
system zu variieren.

2.8 bar 3.5 bar 2.8 bar 3.5 bar

5 kN 5 kN 6 kN 6 kN

Amplitudenanderung F, erster Ast in % -18.6 -32.2 -44.3 -33.8

Amplitudenanderung F, zweiter Ast in % -17.12 +12.4 -23.2 -0.7
Tabelle 3.20: Amplitudenénderung der Hohlraum-Resonanz durch Reibwert-

verringerung.

3.3.1 Ausgangszustand

Versuchsaufbau und Methodik der Untersuchung

Die Strukturdynamik der Kraftschluss-Radfiihrung im Ausgangszustand wird
durch die Methode der EMA (Grundlagen in Abschnitt 3.1.1) ermittelt. Abbil-
dung 3.36 a) zeigt schematisch den Aufbau der Kraftschluss-Radfiihrung in-
klusive ihrer Komponenten sowie die eingesetzten Verspann- und Verblo-
ckungselemente. Der Versuchsaufbau sieht eine mechanische Verblockung
des Sturzkastens durch Pratzhebel und Verblockungsstitzen, des Radlast-
kastens durch Verblockungsstiitzen sowie des Schraglaufkastens durch Ket-
ten vor. Die Hydraulik fur die Verstellung von Einfederung, Schraglauf- und
Sturzwinkel sind auRer Betrieb. Die in Abschnitt 3.2 beschriebene Messnabe
ist montiert nicht aber der Reifen.

Im Unterschied zur EMA am Luftreifen (Abschnitt 3.1.2) wird die Kraft-
schluss-Radflihrung mit einem Impulshammer der Firma PCB Piezotronics
der Masse m = 6.4 kg (Messprinzip: Quarzmesszelle, Typ: PCB 205C) Uber
ein PVC-Koppelelement angeregt. Damit bleibt das Autoleistungsspektrum
der anregenden Kraft (iber dem interessierenden Frequenzbereich auf kon-
stantem Niveau. Die Anregung erfolgt in drei Raumrichtungen, wobei jeweils
ein fester Anregungspunkt bei wandernden Aufnehmern gewahlt wird. Die
Aufnahme der Strukturantwort erfolgt durch triachsiale Beschleunigungsauf-
nehmer der Firma Bruel&Kjaer an 280 Punkten eines Netzmodells des IPS,
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Abbildung 3.36: a) Schematische Darstellung der Kraftschluss-Radfiihrung im Ausgangs-
zustand, b) Netzmodell, Sensorik und Ubertragungsfunktion FRF aus der EMA, c) struktur-
versteifende Modifikationen.

das zuvor in einem 3D-CAD-Programm'" erstellt wurde (Abbildung 3.36 b) fiir
Netzmodell und Sensorik). Die Signalverarbeitung erfolgt in PULSE LabShop,

" CAD: Computer Aided Design: zu Deutsch: rechnergestiitztes Konstruieren
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Curve-Fitting (Polynominal-Methode) und Berechnung der Dampfung in ME’
scope VES wie in Abschnitt 3.1.2 beschrieben.

In Abbildung 3.36 b) ist die Ubertragungsfunktion fiir drei Anregungsrich-
tungen jeweils im Anregungspunkt dargestellt. Bei Anregung in der x-Richtung
treten die héchsten Amplituden der FRF auf. Den Peaks der Ubertragungs-
funktion werden anhand der Animationen der schwingenden Struktur die
Schwingformen zugewiesen. Die Eigenfrequenzen und Schwingformen sind in
Tabelle 3.21 zusammengefasst. Die Strukturdynamik der Radflihrung wird
durch die Lagersteifigkeit der Segmentlager bestimmt. Um die Eigenfrequen-
zen der Struktur aus dem interessierenden Frequenzbereich zu eliminieren
bzw. zumindest die mechanische Eingangsimpedanz fiir das System Reifen-
Hohlraum-Rad nennenswert zu variieren, werden als nachstes strukturverstei-
fende Modifikationen konzipiert.

Zustand Anregung § Eigen- Form
requenz
170 Hz Gegenphasiges Kippen der Seiten-
stltzen + Torsion Sturzkasten
Ausaanaszustand il;l]a)Tmfzrzf;hlag 295 Hz Gegenphasige Torsion der Seiten-
gang X Y stltzen + Torsion Sturzkasten
Richtung . . . )
280 Hz Gleichphasige Torsion der Seiten-

stlitzen + Torsion Sturzkasten

Tabelle 3.21: Eigenfrequenzen und Schwingformen der Kraftschluss-Radfiihrung im Aus-
gangszustand bei experimenteller Modalanalyse.

3.3.2 Modifikationen der Strukturdynamik

Nach Analyse des Ausganszustandes werden zur Strukturversteifung der
Struktur zwei MalRnahmen umgesetzt, die in Abbildung 3.36 c) dargestellt
sind. Zur Uberbriickung der Lagerung des Sturzkastens und um die Verbin-
dung zwischen Seitenstiitzen und Sturzkasten zu versteifen, werden soge-
nannte Spannkeile eingesetzt (Modifikation 1: ,Mod. 1“). Die Spannkeile kon-
nen sehr einfach und schnell eingebaut werden und beeinflussen den Ver-
suchsablauf somit kaum. Als Modifikation 2 ,Mod. 2“ wird die gesamte
Struktur der Kraftschluss-Radfuhrung gegen das Prifstandsportal verspannt.
Die Verspannung bewirkt, dass die insgesamt durch Spannkeile versteifte
Struktur aus Seitenstiitzen, Sturzkasten, Radlastkasten und Nabe (Gesamt-
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aufbau) in vertikaler und Langsrichtung versteift wird. Das Wirkprinzip dieser
Verspannung ist dem der Spannkeile nachempfunden, um somit die Seg-
mentlagerung der Bodenplatte zu versteifen. Die Montage der Verspannele-
mente bedeutet einen groflen Zeitaufwand, wenn Radlastvariationen unter-
sucht werden. Bei Luftdruckvariationen wird der Reifen schwerer zuganglich.

Die Wirkung der strukturversteifenden Modifikationen wird mittels der Me-
thode der Betriebsmodalanalyse, engl. operational modal analysis ,OMA®,
gleichzeitig mit Durchfiihrung der ersten Reifenversuche Uberprift, um signifi-
kant Versuchszeit einzusparen. Bei der OMA wird eine Struktur durch eine
unbekannte Anregung, die bei Betrieb der Struktur auftritt, angeregt und nur
die Antwort der Struktur gemessen (Output-Only-Verfahren). Unter der An-
nahme, dass diese unbekannte Anregung einem weillen Rauschen ent-
spricht, kdnnen zwei Hauptverfahren zur Identifikation der modalen Parameter
genutzt werden. Neben den Verfahren im Zeitbereich werden Identifikations-
methoden im Frequenzbereich angewandt. Die Enhanced Frequency Domain
Decomposition’ und deren Erweiterung die Curve-Fitting Frequency Domain
Decomposition™ implementiert in der verwendeten Software PULSE LabShop
werden in dieser Forschungsarbeit genutzt. Die beiden Methoden bilden Leis-
tungsdichteschatzer fir die Zeitsignale an jedem Messpunkt. Diese werden
einer Singularwertzerlegung unterzogen, so dass ein Set von Leistungsdich-
ten fur ein Einfreiheitsgrad-(SDOF-) System erhalten wird. Bei der EFDD wird
durch Bildung der inversen FFT der Leistungsdichten der SDOF-Systeme ein
Schatzer der Eigenfrequenzen erhalten. Bei der CFDD werden Eigenfre-
quenz- und Dampfungsschatzer durch Curve-Fitting im Frequenzbereich er-
mittelt. In den meisten Anwendungsfallen, besonders bei mechanischen
Strukturen entspricht die Anregung nicht weiflem Rauschen, sondern es sind
harmonische Anteile Uberlagert [Moha03], [Jaco07]. In diesem Fall werden
harmonisch angeregte Frequenzen als virtuelle Eigenfrequenzen behandelt.
Fir die mathematischen Grundlagen und Anwendungsbeispiele der OMA sei
auf [Brinc01], [Bate02], [Moha03], [Zhan05], [Cunh06], [Brinc07] und [Jaco07]
verwiesen.

"2 Kurz: EFDD, engl. fUr Erweiterte Frequenzbereichs-Dekomposition

® Kurz: CFDD, engl. fir Kurven-Anpassungs-Frequenzbereichs-Dekomposition
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

Fir die Strukturmodifikationen Mod. 1 und Mod. 2 werden die in Tabelle 3.22
zusammengefassten Betriebsschwingformen bei den angegebenen Frequen-
zen identifiziert. Fir die Betriebsschwingformen, die durch die OMA ermittelt
werden, ist es schwierig zwischen Eigenformen der Kraftschluss-Radflihrung
und Ubertragenen Reifenschwingungen zu differenzieren. Zu diesem Zweck
werden die Eigenfrequenzen nach den beschriebenen Verfahren einmal fiir
alle Messpunkte und einmal unter Vernachlassigung der Naben-Messpunkte
ausgewertet. Da die zweite und dritte Resonanzfrequenz ohne die Naben-
Messpunkte nicht identifiziert werden, werden 80 und 145 Hz (Mod. 1) dem
Reifen ([1,0]- und [3,0]-Eigenform) zugeschrieben. Weiterhin weisen die Na-
ben-Messpunkte bei diesen Frequenzen besonders hohe, die Seitenstitzen-
und Sturzkasten-Messpunkte hingegen marginale Beschleunigungsamplitu-
den auf. Fur die Resonanz bei 36 Hz werden an allen Messpunkten vergleich-
bare Beschleunigungsamplituden gemessen. Die vierte Resonanz wird der
Kraftschluss-Radfuihrung zugeschrieben.

Eigen-

Form
frequenz

Zustand Anregung

Schwingung des Gesamtaufbaus in

Anregun
9ung 36 Hz Langs- und Vertikalrichtung

durch Reifen

e im Versuch Schwingung des Gesamtaufbaus in
l(\'/’l\?;ilgf;la(igggugtan d mit konstan- 80 Hz Langs- und Vertikalrichtung
+ Spannkeile) ter Ge- 145 Hz Schwingung des Gesamtaufbaus in
schwindig- Langs- und Vertikalrichtung
keit 20, 60

Schwingung Aufbau oberhalb der Bo-

und 100 km/h 245 Hz denplatte in Langsrichtung

Modifikation 2 Anregung Erhdhte Beschleunigungsamplitude der

(Ausgangszustand durch Reifen 68 Hz Schwingung des Gesamtaufbaus in y-

+ Spannkeile + im Ausroll- Richtung gegeniiber Modifikation 1

Verspannung versuch Ubertragung der Hohlraumschwingung
zwischen 100 201 Hz

gegen Portal) und 60 km/h auf die Struktur

Tabelle 3.22: Eigenfrequenzen und Schwingformen der Kraftschluss-Radfiihrung in Modifi-
kation 1 und Modifikation 2 bei der Betriebsmodalanalyse.

Bei der zweiten Strukturmodifikation (Mod. 2) wird die Betriebsschwingform
bei einer Resonanzfrequenz von 201 Hz der Hohlraumresonanz zugeordnet.
Bei ca. 70 Hz weist die Kraftschluss-Radfuihrung erhéhte Beschleunigungs-
amplituden in y-Richtung auf. Insgesamt werden in der z- und x-Richtung die
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3.3 Strukturdynamik der verwendeten Labor-Radfiihrung

Beschleunigungsamplituden an der Radfiihrung im Vergleich zu Mod. 1 stark
reduziert. Entsprechend werden keine weiteren Resonanzfrequenzen ermit-
telt. Insgesamt kann die Struktur durch die beschriebenen Modifikationen ge-
gen dominante Eigenschwingformen versteift werden. Es kann aufgrund der
multiplen Verstellmdglichkeiten der Kraftschluss-Radfiihrung allerdings nicht
davon ausgegangen werden, dass die Anbindung des Reifens vollkommen
steif ist. Aus diesem Grund wird die Modellierung der Kraftschluss-Radfuh-
rung in Abschnitt 4.2.4 vorgenommen, um das Gesamtsystem Reifen-Hohl-
raum-Radflhrung realitdtsnah abbilden zu kénnen.

3.3.3 Einfluss der mechanischen Eingangsimpedanz der Kraft-
schluss-Radfiihrung auf die Strukturdynamik
des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems

Abbildung 3.37, Abbildung 3.38 und Abbildung 3.39 zeigen Vertikal-, Langs-
und Querkraftspektren an der Nabe bei Betrieb des Reifens unter Standard-
Betriebsbedingungen fir die beiden untersuchten Modifikationen (Mod. 1 und
Mod. 2). Bei Einsatz der Mod. 1 treten in der Langskraft bei ca. 100, 145 und
245 Hz und in der Vertikalkraft vor allem bei 70 und 80 Hz héhere Amplituden
auf. Bei Mod. 2 weisen die Langskraft bei ca. 70 Hz und im Bereich der Hohl-
raumresonanz sowie bei 300 Hz und die Vertikalkraft zwischen 250 und
300 Hz erhdhte Amplituden im Vergleich zur Mod. 1 auf. Bei Mod. 1 treten in
der Lateralkraft im Frequenzbereich bis zur Hohlraumresonanz héhere Ampli-
tuden auf als bei Mod. 2, bei der im Frequenzbereich zwischen 250 und
300 Hz héhere Amplituden gemessen werden.

Die Amplitudentberhéhungen in den Kraftspektren bei 80, 145 und 245 Hz
bei Mod. 1 und bei ca. 70 Hz bei Mod. 2 korrespondieren mit den durch die
OMA identifizierten Eigenfrequenzen des gekoppelten Systems Reifen-Hohl-
raum-Rad-Radfiihrung. In den Frequenzbereich unterhalb 150 und um 250 Hz
fallen einige Reifeneigenformen, die grofe Schwingwege bewirken. Fallen
diese mit den Resonanzen der Radflihrung zusammen, regen sie die Radfuh-
rung zu Eigenschwingungen an und die Kraftamplituden werden erhoht.
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

a) Mod. 1 b) Mod. 2
Langskraft Fy in N bis 350 Hz Langskraft Fy in N bis 350 Hz

150 150

100 100

50

Geschwindigkeit in km/h
Geschwindigkeit in km/h

- 0
0 50 100 150 200 250 300 350 0 50 100 150 200 250 300 350
Frequenz in Hz Frequenz in Hz

Abbildung 3.37: Langskraftschwankungen Fy in N fir Mod. 1 und Mod. 2 im
Ausrollversuch.

a) Mod. 1 b) Mod. 2
Vertikalkraft F, in N bis 350 Hz Vertikalkraft F, in N bis 350 Hz
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£ £ 7
X X
£ £
= 100 %
x £
2 = |
E g
E 50 B
K c
[8] Q
0 (%]
Jod il
O 0 (0] 0
0 50 100 150 200 250 300 350 0 50 100 150 200 250 300 350
Frequenz in Hz Freauenz in Hz

Abbildung 3.38: Vertikalkraftschwankungen F in N fir Mod. 1 und Mod. 2 im
Ausrollversuch.

a) Mod. 1 b) Mod. 2
Lateralkraft F, in N bis 350 Hz Lateralkraft F, in N bis 350 Hz
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Abbildung 3.39: Lateralkraftschwankungen F in N fir Mod. 1 und Mod. 2 im
Ausrollversuch.
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3.4 Untersuchung der Fahrbahntextur und der resultierenden stati-
schen Normalkraftverteilung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt

3.4.1 Versuchsaufbau und Methodik der Untersuchung

Nach [Sand02] mussen Fahrbahnoberflachen fir Trommelprifsténde be-
stimmte Kriterien, wie eine definierte Textur, gewisse mechanische Impe-
danz, gute Widerstandsfahigkeit flr Betriebslasten und ausreichende Ver-
schleifl¥festigkeit erfiillen. Trommeloberflachen, die als Imitationen realer Fahr-
bahnen dienen, werden nach [Sand02] durch drei unterschiedliche Methoden
hergestellt

o Kommerziell hergestellte flexible Materialien von ausreichender Tex-
tur und Festigkeit (z.B. ,Safety-Walk'* oder APS-4"°) werden auf die
Trommeloberflache geklebt.

e Auf der Trommeloberflache werden Gemische (z.B. aus Epoxidharz
und vulkanischem Gestein) aufgebracht.

¢ Steife Trommelsegmente werden aus weichen Formen, die Negative
realer Stralenoberflachen sind, gegossen (,Replika“).

Die im IPS eingesetzten Fahrbahnen werden nach einer vierten Methode in
acht austauschbaren Stahl-Kassetten hergestellt. Dazu wird aufgeheiztes Be-
ton-Binder-Gemisch uber einen Trichter bei langsam drehender Trommel in
die montierten Kassetten geleitet. Eine Prinzipskizze des Trommelaufbaus ist
in Abbildung 3.40 c) dargestellt. Durch im Prifstand montierbare und zustell-
bare Walzen wird das Gemisch verdichtet. Gegebenenfalls wird anschlieend
eine Oberflachenbehandlung z.B. Auswaschen durchgefiihrt. Somit entstehen
Fahrbahnoberflachen, die realistische Oberflacheneigenschaften aufweisen.
Die Kassetten konnen nach Herstellung der Fahrbahn demontiert und durch
Kassetten mit anderen Oberflachen bei gleichem Herstellungsprozess ersetzt
werden. Die Ubergénge zwischen zwei Kassetten werden vor den Reifenver-
suchen von Hand mit einem Epoxidharz-Sandgemisch aufgefillt. Die Oberfla-
che unterscheidet sich hier optisch von den eingesetzten Fahrbahnen

14 Safety-Walk: selbstklebender Anti-Rutschbelag der, von der Firma 3M produziert wird.

15 APS-4: ,Moquette Routiere”, Oberflachenbelag mit 10 mm groRen Steinen, die in eine Polyure-
thanmatte gegossen oder eingebunden werden. Die Steine stehen aus der Oberflache heraus.
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

(Abbildung 3.40a)). Um eine dominante Anregung durch die Ubergénge aus-
zuschlief3en, werden diese in Abschnitt 3.4.2 analysiert [Grol12].

In dieser Forschungsarbeit wird bei Reifenversuchen (vgl. Abschnitt 3.2) ei-
ne Zementbetonfahrbahn mit besonders ausgepragter Makrotextur — 0/716-
Waschbeton — eingesetzt. Durch Auswaschen stehen die groReren Steine im
Gemisch aus der Oberflache heraus. Zu Vergleichszwecken wird zusatzlich
eine weitere Zementbetonfahrbahn — 0/11-Beton — analysiert.

Zwischen der Trommel und den Kassetten ist Safety-Walk'* aufgeklebt, der
vor allem bei Rollwiderstandsmessungen eingesetzt wird. Der Belag besteht
aus Aluminiumoxid und Polyester. Die Oberflache weist eine gleichmalige
Rauigkeit auf und ist mit Schmirgelpapier vergleichbar. Safety-Walk wird in
dieser Forschungsarbeit zu Vergleichszwecken als Oberflache eingesetzt (vgl.
Abschnitt 3.4.3).

Eine weitere, sehr ebene Oberflache (kaum Makrotextur) wird aus Alumi-
nium-Kassetten, die auf den Trommelradius gebracht und in einem aufwandi-
gen Prozess oberflachenbehandelt werden, hergestellt und innerhalb dieser
Forschungsarbeit genutzt (vgl. Abschnitt 3.5).

Zur Validierung des zu entwickelnden Reifenmodells missen die fur die
Reifenanregung wichtigen Eigenschaften der Fahrbahnen des IPS bekannt
sein. Da die Texturvermessung auf3erst zeitintensiv ist und gro3e Datenmen-
gen erzeugt werden, werden drei aufeinanderfolgende Kassetten zusammen
mit zwei Ubergéngen vermessen.

Messprinzip

Grundsatzlich bieten sich taktile und berGhrungslose Verfahren zur Vermes-
sung von Oberflachen an. Taktile Verfahren scheiden aufgrund der niedrigen
Abtastgeschwindigkeit, dem morphologischen Abtasttheorem und der erfor-
derlichen morphologischen Filterung aus. Bei den bertihrungslosen Verfahren
dominieren optische Messverfahren wie Streifenprojektion, Laserlichtschnitt-
verfahren, Triangulation und Interferometrie. Von diesen wurde die doppelte
Triangulation aufgrund der einfachen Applikation an die besonderen Gege-
benheiten im IPS, der geringen Kosten und Komplexitat im Einsatz, sowie der
vorliegenden positiven Erfahrungen am FAST [Fisc99] ausgewahlt.
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Licht-
schranke

StorgroRen

+

Dasy Lab

\ Fahrbahn-
i ! kassette ’/' | Steuerung =

/ Anzeige

i I Speicherung |

CNC- CNC-
Achse Steuerung

Laser @ CNC-Achse
' Laser-Steuerung

c) d)

Abbildung 3.40: a) Versuchsaufbau in der Prifstandstrommel, b) Messprinzip,
c) Anordnung der Sensorik und CNC-Achse in der Prifstandstrommel und
d) Strukturbild des Messaufbaus.

Beim Prinzip der doppelten Triangulation wird ein Laserstrahl senkrecht auf
die zu vermessende Oberflache gerichtet (Abbildung 3.40 b)). In definiertem
Winkel og zum Laserstrahl sind symmetrisch zwei Kamerasensoren, soge-
nannte Position Sensitive Device Elements (PSDE), die der Ortsauflésung
dienen, angeordnet. Ist die Entfernung von Laser und Messobjekt gleich dem
Bezugsabstand s, weist das Ausgangssignal eine Spannung von 0 V auf. Das
heifdt, zwischen optischer Achse des Kamerasensors und Laserpunkt besteht
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

kein Versatz. Liegt auf der zu vermessenen Oberflache eine Unebenheit vor,
entsteht auf dem Kamerasensor ein Versatz. Uber den bekannten Bezugsab-
stand kann mittels Triangulationsbeziehungen die Unebenheitshohe bestimmt
werden. Vergleichsmessungen mit einfacher Triangulationstechnik bestatigen,
dass die symmetrische Anordnung zweier Kamerasensoren zu besserer Auf-
I6sung und Reproduzierbarkeit fiihrt [Fisc99]. Bei diesem Messprinzip be-
stimmt der Messbereich sg die maximal messbaren Hohendifferenzen. Die
Linearitdt des Spannungssignals in Abhangigkeit vom Messobjektabstand ist
essentiell fir eine fehlerfreie Wandlung des Spannungssignals in ein Ab-
standssignal. Da die GroRe des Lichtpunktdurchmessers die Ortsauflosung
bestimmt, ist ein sehr kleiner Lichtpunktdurchmesser notwendig. Die techni-
schen Daten des Lasers sind in Anhang A.3 aufgefuhrt.

Versuchsdurchfiihrung

Zu Beginn der Versuchsdurchfihrung wird der Laser auf einer CNC-Achse
LES 4 der Firma isel ® [Isel09] oberhalb des tiefsten Punktes der Fahrbahn
ausgerichtet (Abbildung 3.40c)). Jeweils wahrend der Messung eines zweidi-
mensionalen (2-D) Linienprofils steht der Laser still, die Fahrbahn wird mit
geringer Geschwindigkeit von 2.77 km/h darunter hinweg bewegt. Die Ge-
schwindigkeit wurde in Vorversuchen als diejenige Geschwindigkeit mit den
geringsten Schwankungen uber einer Trommelumdrehung ermittelt [Kueh09].
Vor dem Start jeder Messung wird der Laser auf der CNC-Achse in Richtung
der Trommelachse (quer zur Fahrtrichtung) um 0.1 mm verfahren. Laser und
CNC-Achse werden durch ein in DasyLab der Firma measX ® implementier-
tes Messtool gesteuert. Das Strukturbild des Messaufbaus ist in Abbildung
3.40 d) dargestellt. Eine Lichtschranke zeigt innerhalb der Trommel den geo-
metrischen Startwert der ersten zu vermessenden Kassette an und dient bei
der Auswertung der Daten als Bezugswert. Die Signale des Lasers, des Dreh-
gebers zur Erfassung der Trommeldrehgeschwindigkeit und der Lichtschranke
werden mit f, =10kHz abgetastet, digitalisiert und im ASCII-Format gespei-

chert. Die weitere Datenverarbeitung erfolgt in MATLAB (vgl. Abschnitt 3.4.2).
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Messgenauigkeit

Die Genauigkeit des Lasers wird durch den Hersteller bei einer Linearitat der
Spannung von 0.1 % des Messbereichs (flr ss = +3 mm) mit 0.6 ym fur die
vertikale Auflosung angegeben. Der Mittelwert der Ausloseverzogerung der
Lichtschranke wurde zu pa = 0.002 s ermittelt'®. Die Trommeldrehgeschwin-
digkeit bestimmt zusammen mit der Abtastrate die Auflosung der Messdaten
in Fahrtrichtung des Reifens. Die Trommelgeschwindigkeit betragt im Mittel
2.77 km/h. Zusammen mit den Standardabweichungen fur Ausléseverzoge-
rung und Trommeldrehgeschwindigkeit wird eine Aufldsung von 0.077 mm in
Fahrtrichtung bei einer maximalen Abweichung von 8 % errechnet [Kueh09].
Die Wiederholgenauigkeit mit der bestimmte Punkte mit der CNC-Achse an-
gefahren werden, wird durch den Hersteller mit + 0.02 mm angegeben. Damit
ergibt sich die Genauigkeit der Auflosung quer zur Fahrtrichtung (Richtung der
CNC-Achse). Um weitere systematische Ungenauigkeiten bei der Messung
innerhalb der Trommel auszuschliel®en, muss die CNC-Achse, auf der der La-
ser verfahrt, auf einem von der Trommel entkoppelten Aufbau mittels Winkel
und Wasserwaage genau ausgerichtet werden. Die Ausrichtung der Messap-
paraturen wurde wahrend den Messungen fortlaufend tberprift [Kueh09].

3.4.2 Analyse der Fahrbahntexturdaten

Datenverarbeitung

Die Verarbeitung der Messdaten in MATLAB umfasst das Einlesen der ASCII-
Dateien in den MATLAB-Arbeitsspeicher, die Detektion des Lichtschranken-
signals als Startpunkt des 2-D Linienprofils und das Zusammensetzen der
gesamten Fahrbahn aus einzelnen nebeneinanderliegenden Linienprofilen.
Bei der graphischen Darstellung der Messdaten wird deutlich, dass durch die
Schwankungen der Trommeldrehgeschwindigkeit Ungenauigkeiten entstehen.
Die einzelnen 2-D-Linienprofile weisen Verschiebungen gegeneinander auf,
die sich vom Startpunkt bei Auslosen der Lichtschranke bis zum Ende der

'® Die Aufnahme der Fahrbahntexturdaten (Abschnitt 3.4.1) sowie die Aufnahme der statischen Nor-
malkraft in Abschnitt 3.4.3 wurden im Rahmen einer Studienarbeit [Kueh09] durchgefihrt. Die Be-
rechnung der Messgenauigkeit wurde von Studienarbeiter und Autorin gemeinsam hergeleitet. Die
Analyse der Messdaten in Abschnitt 3.4.2 sowie 3.4.3 erfolgte im Anschluss an die Studienarbeit
durch die Autorin selbst. Die Ergebnisse wurden in [Grol12] gemeinsam verdffentlicht.
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Messung an der dritten Kassette immer starker auswirken. Somit kann die
Ausloseverzogerung der Lichtschranke als Ursache ausgeschlossen werden.
Zur Kompensation der Trommelgeschwindigkeitsschwankungen werden die
zeitaquidistant abgetasteten Texturdaten mittels der aufgezeichneten Trom-
meldrehgeschwindigkeit in den Wegbereich tberfuhrt. Zur besseren Hand-
habbarkeit der groRen Datenmenge werden die Messdaten fir eine wegaqui-
distante Abtastung von 0.1 mm interpoliert. Wie die Abbildung 3.41 zeigt, wie-
sen die einzeln vermessenen 2-D-Linienprofile nach einer derartigen Verar-
beitung kaum mehr Verschiebungen gegeneinander auf. Die Trommeldrehge-
schwindigkeitsschwankungen kann sehr gut kompensiert werden.

0/16
Fahrbahn

Koordinate y in mm 20 10" 10 20 Koordinate x in mm

Abbildung 3.41: Links: Photographie des 0/16 Waschbetons; Rechts: 3-D-Darstellung der
Vermessung eines 50 x 50 mm 0/16-Waschbeton-Textur-Abschnitts inklusive Kompensati-
on der Geschwindigkeitsdifferenzen.

Um einzelne Ausreif3er durch Reflexionen wahrend der Messung auszuglei-
chen, wird in [Brin07] ein gleitender Mittelwertfilter eingesetzt. Trotz der glei-
tenden Mittelung werden aufgrund der ausgepragten Rauheit der vermesse-
nen Waschbeton-Fahrbahn und des beschrankten Messbereichs des Lasers
in den Messdaten extreme Ausreiller identifiziert. Diese korrespondieren mit
dem Maximalwert des Ausgangssignals des Lasers. Da die Ausreiler jeweils
bei ausgeschlagenen Steinen, also besonders tiefen Talern der Fahrbahn,
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und bei den von Hand modellierten Kassettenliibergangen auftreten, ist davon
auszugehen, dass hier der Messbereich des Lasers verlassen wird. Um diese
Ausreifler aus den aufgezeichneten Messsignalen zu entfernen, wird ein
Grenzwert fur die Differenz zweier aufeinanderfolgender Messwerte definiert.
Wird in den Daten eine Uberschreitung des Grenzwertes detektiert, wird der
zweite Messwert auf den Wert des ersten gesetzt. Der Grenzwert wurde flr
jede Fahrbahn empirisch ermittelt [Kueh09]. Diese Methode ist zuldssig, da
die auftretenden AusreilRer durch die verwendete Messtechnik bedingt sind.
Da die AusreilRer auf Nachbarwerte gesetzt werden, die bei besonders tiefen
Talern bereits geringe Texturhdhen und bei besonders hohen Asperitaten
bereits hohe Texturhohen aufweisen, wird der Fehler minimiert. Kiihbauch
[Kueh09] zeigt, dass die beschriebene Methode (Filterung und Ausrei3erde-
tektion) nur im Bereich der Mikrotextur ab einer Wellenzahl von ca. 700/m Ein-
fluss auf die spektrale Leistungsdichte hat.

Ergebnisse

Neben dem rein visuellen Vergleich werden Fahrbahntexturen auch anhand
ihrer spektralen Eigenschaften hinsichtlich ihrer akustischen Eigenschaften
bewertet. In [Schu05], [GimmO05] wird dazu die spektrale Leistungsdichte s,

des Unebenheitssignals &(s) nach dem Wiener-Khintchine-Theorem'” gebil-

det, wenn die Fahrbahntextur als stationarer Zufallsprozess betrachtet werden
kann [Schu05]

5.4(Q)= [Ry(s)e ™ as 3.5

mit S,  der Spektralen Leistungsdichte,
Q der Wellenzahl,
&£(s)  dem Unebenheitssignal und

R, der Autokorrelationsfunktion.

"Die spektrale Leistungsdichte kann durch Fourier-Transformation der Autokorrelationsfunktion eines
Signals gebildet werden. Als Bedingung muss das Signal Resultat eines stationaren Zufallsprozesses
sein. In Anhang A.3 wird gezeigt, dass fiir beide Fahrbahnen naherungsweise ein normalverteilter
Zufallsprozess zugrunde liegt.
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Da die Messdaten aus dem Zeitbereich in den Wegbereich transformiert wer-
den, weist die Wellenlange des Unebenheitssignals die Einheit der Lange
(bspw. Meter) auf. Der Kehrwert wird physikalisch als Wellenzahl Q bezeich-
net. Die Wellenzahl hat die Dimension 1/m. Die Weg-Kreisfrequenz in der Di-
mension rad/m ergibt sich aus Q durch Multiplikation mit 2 . Die spektrale
Leistungsdichte wird in der Praxis bei doppelt-logarithmischer Auftragung fur
typische LandstraRen und Autobahnen durch Geraden approximiert (vgl.
[Brau69], [GimmO05], [Schu05] und [HeiR08]). An der negativen Steigung der
Naherungsgeraden ist erkennbar, dass die langwelligen Anteile der Fahrbahn-
unebenheiten hohere spektrale Leistungsdichten bewirken. Die Geradenglei-
chung ist

o —w
Sappmx (Q):So (QJ (36)
0

mit Q, der Bezugswellenzahl,

S, der spektrale Intensitat und
w der Welligkeit.

Fur eine bekannte Wellenzahl (Bezugswellenzahl) von Q, 1/m werden die
spektralen Eigenschaften der Fahrbahn durch zwei Parameter, die spektrale
Intensitat S, und die Welligkeit w angegeben. Eine Zunahme der spektralen
Intensitat S, entspricht einer Zunahme der Unebenheit der Fahrbahn. Eine

Zunahme der Welligkeit w entspricht einer Zunahme der langwelligen Anteile.
Fir Wellenzahlen ©—0 nimmt die spektrale Leistungsdichte nach Gleichung

(3.6) unendlich groRe Werte an. Aus diesem Grund muss die zulassige Wel-
lenzahl beschrankt werden [Dods73]

0<Q, <Q<Q, <o (3.7)

mit  ©,, den Grenzwellenzahlen.

Zur Abbildung der spektralen Leistungsdichte ist neben dem Ansatz Uber
eine einzige Geradengleichung auch der Ansatz bekannt, zwei Geradenglei-
chungen fiir unterschiedliche Bereiche der Texturwellenlangen anzugeben
[Dods73].
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Fir die in Abbildung 3.42 a) und b) dargestellten mittleren spektralen Leis-
tungsdichten wird eine vermessene Lange von 3 m des Texturprofils zur Aus-
wertung herangezogen. Die Lange entspricht einer Distanz, die groRer als der
Abrollumfang des betrachteten Reifens ist. Die dargestellte mittlere Texturho-
he wird aus 2200 Einzelspektren entsprechend der Reifenlatschbreite durch
arithmetische Mittelung gewonnen. Die in Tabelle 3.23 dargestellten Kennwer-
te S, und w der Naherungsgeraden werden durch einen Least-Square-Fit be-

stimmt. Das Bestimmtheitsmall der Naherungsgeraden, das im akzeptablen
Bereich liegt, wird ebenfalls in Tabelle 3.23 aufgefiihrt. Da die Spektren bei
einer charakteristischen Wellenzahl von 100/m ihre Steigung stark andern,
werden fur Wellenzahlen kleiner und groRer als 100/m jeweils getrennt die
Approximationsfunktionen s, und s _ . gebildet. Die spektrale Intensitat

der 0/16-Waschbeton-Fahrbahn betragt nahezu das Dreifache bzw. Vierfache
je nach Wellenzahlbereich der zu Vergleichszwecken zusatzlich untersuchten
0/11-Beton-Fahrbahn. Der Exponent w als Maf fur das Verhaltnis zwischen
lang- und kurzwelligen Anteilen der StralRenoberflache ist fir die 0/11-Beton-
Fahrbahn im Vergleich zur 0/16-Waschbeton-Fahrbahn leicht erhoht.

Im Vergleich zu realen Fahrbahnoberflachen (vgl. [GimmO05], [HeiR08] und
[Schu05]) weisen beide Fahrbahnen eine geringere Welligkeit w auf. Mit ei-
nem Wert um 1 im ersten Wellenzahlbereich, der groRRere Wellenlangen als
eine PKW-Reifen-Latschlange abdeckt, liegt sie im Bereich der Werte fur gute
StralRen [HeiR08]. Dies lasst sich durch den Aufbau der Fahrbahn innerhalb
der vergleichsweise steifen Kassetten erklaren. Bei realen Fahrbahnen bewir-
ken zusatzlich zum Landschaftsprofil auch Fundament und starke Nutzung
langwellige Unebenheiten. Die im IPS genutzten Oberflachen weisen auf3er-
dem eine im Vergleich zu realen Stralen geringe Spektrale Intensitat in die-
sem Wellenlangenbereich auf. Beide Oberflachen waren zum Zeitpunkt der
Messung kaum befahren und kaum durch hohe Radlasten und Antriebsmo-
mente beansprucht. Daruber hinaus kénnen die Texturen im IPS zwar bewas-
sert und bei Temperaturen unter 0°C befahren werden, allerdings erfolgt der
Wechsel nie zeitlich direkt nacheinander. Auf diese Weise erfahren die Textu-
ren keine Schadigung durch ausbrechende Steine nach Eindringen und Ge-
frieren von Wasser. Fur die Wellenzahl der Fahrbahnlibergangsdistanz sind in
den Spektren keine erhdhten Amplituden der Texturhéhe zu erkennen. Bei
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

visueller Analyse der Messdaten (entsprechend Abbildung 3.41 b)) kann von
zwei vermessenen Ubergangen nur einer nachtriglich in den Daten identifi-
ziert werden.

a) 0/16 Waschbeton b) 0431 Beton
10" e :

S
& 0 &
10 — Sapprox1 approx, 1

S . S
approx,2 10 approx,2

Mittlere Texturhdhe in mn%/(1/m)

Mittlere Texturhdhe in mrﬁ/(1/m)

10" 10° 100 100 10 10" 10° 100 10° 10

Wellenzahl in 1/m Wellenzahl in 1/m

Abbildung 3.42: Gemittelte Spektrale Leistungsdichte a) der 0/16 Waschbeton-Fahrbahn
und b) der 0/11 Beton-Fahrbahn.

3

Zwei Fahrbahnen mit identischen Texturspektren werden nicht notwendi-
gerweise das gleiche akustische Verhalten aufweisen, da die Phaseninforma-
tion nicht berlcksichtigt wird [Hame00]. Als Folge werden bei Nutzung der
spektralen Leistungsdichte zur Anregungsabbildung Einzelhindernisse nicht
abgebildet. Neben der Phaseninformation bietet auch der von Beckenbauer
und Kuijpers [Beck01] eingeflihrte Gestaltfaktor weitere Aussagen zur akusti-
schen Beschaffenheit einer Textur. Der Gestaltfaktor wird aus der Abbot-Fire-
stone-Kurve'® der Oberflachenprofiltiefe bestimmt. Fiir die gemessenen Un-
ebenheiten wird das Oberflachenverhaltnis aufgetragen, weshalb die Auftra-
gung auch Tragflachenkurve genannt wird. Der Gestaltfaktor wird bei der hal-
ben maximalen Profiltiefe Rn.x abgelesen. Konkave und konvexe Oberfla-
chengestalten kdnnen durch g klar getrennt werden. Fir konkave Texturen
reicht g von 60 % bis 90 % Tragflachenanteil, flr konvexe Texturen liegt g
zwischen 20 % und 60 %. Die Unterscheidung zwischen konvexen und kon-
kaven Gestalten geschieht auf dem Ausdehnungsverhaltnis von Erhebungen

"®Mathematisch ist die Abbot-Firestone-Kurve die kumulative Wahrscheinlichkeitsdichtefunktion oder
auch Verteilungsfunktion einer Zufallsvariablen. In Anhang A.3 ist gezeigt, dass fiir beide Fahrbahnen
naherungsweise ein normalverteilter Zufallsprozess zugrunde liegt.
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und Vertiefungen der Textur. Fir konvexe Texturen ist die Ausdehnung von
Erhebungen und Vertiefungen ahnlich (,Gebirge mit dazwischen liegenden
Talern®). Fir konkave Texturen ist die Ausdehnung von Erhebungen ausge-
pragter als die der Vertiefungen. Aus diesem Grund ist fur konvexe Texturen
von einem tieferen Eindringen der Fahrbahnunebenheiten in den Reifen aus-
zugehen, so dass eine starkere Schwingungsanregung des Reifens zu erwar-
ten ist. Bei konkaven Texturen wird davon ausgegangen, dass der Reifen auf
den ,Plateaus” der Textur aufsteht und in die ,dazwischen liegenden Schluch-
ten” nicht eindringt. Die in AnfUhrungszeichen gestellten Begrifflichkeiten ent-
stammen [Beck08].

Bereich der Wel-

lenzahl in 1/m 016 011
Spektrale Intensitat S, in 01 .. 500 3246 0.391
cm®
Welligkeit W 0.1... 500 1.84 1.76
Bestimmtheitsmal} Rj® 0.1... 500 0.90 0.92
Spektrale Intensitat S, in 01 . 100 0095 0.032
cm?®
S approx 1 Welligkeit w 0.1...100 0.82 1.08
Bestimmtheitsmal® Rjs2 0.1...100 0.90 0.89
Spektrale Intensitat S, in 100 ... 500 431 103
cm?
S ppror 2 Welligkeit w 100 ... 500 2.71 2.75
Bestimmtheitsmal® Rjs? 100 ... 500 0.99 0.98
Gestaltfaktor g in % 47.27 46.23
Maximale Texturtiefe Ryay in 55 4
mm

Tabelle 3.23: Vergleich der vermessenen Texturen anhand Leistungsdichtespektrum und
Gestaltfaktor.

Zur Beurteilung der akustischen Eigenschaften der verwendeten Fahrbahn
werden Tragflachenkurven und Gestaltfaktoren fiir beide vermessenen Fahr-
bahnen bestimmt. Dazu werden 2200 Einzelmessungen entsprechend der
Reifenlatschbreite herangezogen. Die vermessene Lange entspricht einem
Meter. Durch diese Vorgehensweise soll sichergestellt werden, dass Tragfla-
chenkurve und ermittelter Gestaltfaktor reprasentativ fur die betrachtete Fahr-
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bahn sind. Die maximale Oberflachenprofiltiefe R« der in dieser Arbeit ver-
wendeten 0/16 Waschbeton-Fahrbahn liegt im betrachteten Bereich bei
Rmax = 5.5 mm. Wie in Abbildung 3.43 dargestellt, liegt der Gestaltfaktor bei
g =47.27 %, so dass die Gestalt als konvex zu bezeichnen ist. Die zusatzlich
vermessene Textur der 0/11 Betonfahrbahn weist bei vergleichbarem Gestalt-
faktor eine geringere maximale Rautiefe auf.

Y
=)
-~

Tragflachenkurve 0/16 Tragflachenkurve 0/11
£ g 3
€, 1R =275 mm £
£ 2 £ R
Q@ Q@ T /2 =2 mm
o o
50 50
o o
o -1 o -1
= =
g 2 « g =47.27 %)| g -2 < g=46.23 %
X 3 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ X 4 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
0 02 04 06 08 1 0 02 04 06 08 1
Flachenverhaltnis Flachenverhaltnis

Abbildung 3.43: Tragflachenkurve a) der 0/16 Waschbeton-Fahrbahn und
b) der 0/11 Beton-Fahrbahn.

3.4.3 Analyse der statischen Normalkraftverteilung

Versuchsaufbau und Methodik der Untersuchung

Unter dem Produktnamen Prescale Film vertreibt die Firma Fujifilm Corporati-
on Polyester-Folien, die einwirkende Dricke und Druckverteilungen durch
Farbung visualisieren. Durch ihre geringe Starke von 200 ym [Fuji11] eignen
sie sich fir die Analyse des Reifen-Fahrbahn-Kontakts. Durch einwirkende
Driicke zerplatzen Mikrokapseln auf einer farbgebenden Folie. In Reaktion mit
einer farbentwickelnden Folie ergeben sich Farbauspragungen, deren Intensi-
tat in bekanntem Verhaltnis zum aufgebrachten Druck steht. Insgesamt wird
ein Auflésungsbereich von 0.2 bis 300 Mpa durch acht jeweils einen begrenz-
ten Druckbereich (Sensitivitdt) abdeckende Folien erreicht, deren Sensitivita-
ten sich teilweise Uberschneiden. Anhand einer vom Hersteller herausgege-
benen Vergleichsskala wird der dem Farbton aquivalente Druck ermittelt. Die
Vergleichsskala wurde im Rahmen dieser Arbeit dazu genutzt, ein Auswerte-

130



3.4 Untersuchung der Fahrbahntextur und der resultierenden Normalkraftverteilung

tool in der Software MATLAB zu entwickeln. Das Tool ermoglicht es die ein-
gescannten und im zweidimensionalen Rastergrafikformat (*.bmp-Format) ab-
gespeicherten Folien fur drei Sensitivitaten anhand deren Farbskalen auszu-
werten. Der Hersteller gibt fir die Prescale-Films eine Genauigkeit von unter
+- 10 % an. Die ortliche Auflésung liegt bei 0.1 mm [Fuji11]. Nachteilig bei der
Messung der Druckverteilung mittels Prescale-Films ist dass, der Druck fir
mindestens fiinf Sekunden einwirken muss, damit die Farbentwicklung ge-
wahrleistet werden kann. Aufgrund dessen scheiden die Prescale Films fir
dynamische Normalkraftmessungen aus.

Bei den im Rahmen dieser Arbeit durchgeflihrten statischen Versuchen
werden drei Foliensensitivitaten — ,Ultra Super Low* (USL), ,Super Low" (SL)
und ,Low* (L) — (vgl. Tabelle 3.24) kombiniert, um die Druckverteilung eines
Reifens auf rauer Fahrbahntextur zu ermitteln. Die Versuche werden auf ei-
nem definierten Oberflachenbereich der vermessenen 0/16-Waschbeton-
Fahrbahn durchgefuhrt. Um sicherzustellen, dass der Reifen bei jeder Folien-
sensitivitat die gleiche Texturoberflache berthrt, wird die Trommel blockiert.
Der Reifen wird fur finf Sekunden mit den in Tabelle 3.24 angegebenen Rad-
lasten beaufschlagt. Temperatur und Luftfeuchte, die Einfluss auf die Entwick-
lung der Farbténe nehmen [Fuji11], werden im Auswertetool bertcksichtigt.

Mittels Auswertetool werden die Druckverteilung auf einer Folie ermittelt
und im Matrixformat mit jeweils einer Zelle pro Pixel gespeichert. Aus der
Druckverteilung wird mit Kenntnis der Pixelflache die einwirkende Normalkraft
bestimmt. Fir die Foliensensitivitaten L, SL und USL wird die einwirkende
Normalkraft aufsummiert und mit der anliegenden Radlast verglichen. Dabei
wird in der Auswertung berlcksichtigt, dass sich die Aufldsungsbereiche von
USL und L uberschneiden. Die mittels drucksensitiver Folien ermittelte anlie-
gende Radlast wird fir die 0/16-Waschbeton-Fahrbahn leicht lberbewertet,
wobei der Fehler ca. 2 % der anliegenden Radlast betragt. Im Vergleich mit
der Auswertesoftware Pressure Distribution Mapping System der Firma Fuji-
film Corporation liefert das entwickelte Auswertetool einen um 8 % zu hohen
Lastanteil. Streuungen zwischen beiden Tools sind auch durch die unter-
schiedlichen verwendeten Scanner méglich. Insgesamt liegen die Fehler so-
mit innerhalb der durch den Hersteller angegebenen Toleranz. Die Kontakt-
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druckverteilungen sowie die Normalkraft je Folie bei dem jeweils berlcksich-
tigten Druckbereich sind in Tabelle 3.25 und Tabelle 3.26 dargestellt.

Itin;i;gazr-\- Folient Foliensensitivi- Tempera- Ltlljftklel:(::'
last ir kN yP tét in N/mm? tur in °C 9 %

5 Ultra Super Low 0.2-0.6 21.7 67.8

5 Super Low 05-25 21.8 67.5

5 Low 25-10 21.9 66.5

6 Ultra Super Low 0.2-0.6 221 64.9

6 Super Low 05-25 22.2 64.4

6 Low 25-10 22.3 64.3

Tabelle 3.24: Bedingungen flr Prescale-Film-Versuche auf Waschbeton 0/16 bei einer
Einwirkdauer von jeweils 5 Sekunden.

In Vergleichsmessungen auf dem weniger rauen Safety-Walk-Belag wird
die anliegende Radlast leicht unterbewertet. Da ein groRer Anteil der auftre-
tenden Driicke auf der Folie der niedrigsten untersuchen Sensitivitat anliegt,
ist davon auszugehen, dass ein weiterer bedeutender Anteil der anliegenden
Radlast (unterhalb 0.2 N/mm?) durch die gewahlte Folienkombination nicht
aufgeldst werden kann [Kueh09]. Konstatierend lasst sich fiir die im Rahmen
dieser Arbeit eingesetzte Waschbeton-Fahrbahn sagen, dass das beschrie-
bene Verfahren gute Ergebnisse liefert. Fur weitere Versuche dieser Art mus-
sen je nach Rauigkeit der Fahrbahn die eingesetzten Folien-Sensitivitdten neu
ausgewahlt werden, um alle auftretenden Driicke zu erfassen.

Ergebnisse

Werden fiir die in Tabelle 3.25 dargestellten Versuche die Normalkraftanteile
je Folie analysiert, zeigt sich, dass bei 5 kN Radlast Driicke zwischen 0.5 und
2.5 N/mm? den hdéchsten Normalkraftanteil von 58 % bilden. Driicke zwischen
2.5 und 10 N/mm? nehmen 38 % des Normalkraftanteils ein. Driicke unterhalb
von 0.2 N/mm? treten nur zu rd. 4 % auf. Bei Radlasterhéhung (Tabelle 3.26)
verschieben sich diese Verhéltnisse um maximal 1.5 %. Die geringen Driicke
nehmen minimal zu, wobei die mittleren Dricke (0.5 bis 2.5 N/mm?) minimal
abnehmen. Die Zunahme der geringen Dricke bedeutet eine Zunahme der
wahren Kontaktflache an den Randern ausgepragter Asperitaten. Zusatzlich

132



3.4 Untersuchung der Fahrbahntextur und der resultierenden Normalkraftverteilung

kann ein Anstieg der Kontaktlange bei konstanter Abdruckbreite beobachtet
werden. Dies deckt sich mit den Untersuchungen in [Bode62], [Maju07], wo-
nach erst bei extremen Radlasten ein Anstieg der Kontaktbreite auftritt.

Ermittelter Aus-
Folien- Normalkraft- g_glost(_e Kontaktdruckverteilung SenS|t|V|t:f1tl
typ e Flache in Druckbereich
anteil in N 2
mm
0.5
N/mm?
Ultra
Super 182 2892
Low
0.2
N/mm?
»'!“ #y 2 2.5
R AT N/mm?
Super 2910 1368 &t T
Low LR T R Bt
X s\ - I
| . i 0.5
N/mm?
y
10 N/mm?
Low 1922 387
X
| 2.5
Y N/mm?
5 5014 N x: Langsrichtung

y: Querrichtung

Tabelle 3.25: Kontaktdruckverteilung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt ermittelt durch Prescale-
Folien unterschiedlicher Sensitivitat, je Folie ermittelter Normalkraftanteil sowie ausgeldste
Flache (Radlast 5 kN, Einwirkdauer 5 Sekunden, 0/16-Waschbeton-Fahrbahn).

Im Zwischenraum der einzelnen umlaufenden Rippen des Reifens werden
bei den Versuchen zum Teil Farbungen beobachtet. Diese lassen sich durch
die Verspannung der Prescale-Films zwischen den Rippen erklaren. Unter
Umstanden wird dabei die Folie Uber einen einzelnen Stein gespannt, obwohl
kein Kontakt mit dem Reifen besteht. Im Vergleich der einzelnen umlaufenden
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Rippen nehmen die Normalkraftanteile je Rippe ausgehend von der AuRen-
schulter (rechte Rippe in den Druckverteilungen in Tabelle 3.25 und Tabelle
3.26) in Richtung der Innenschulter (linke Rippe) leicht zu. Dies kann durch
einen in seinen Steifigkeitseigenschaften nicht symmetrisch aufgebauten Rei-
fen entstehen. Ein minimaler Sturzwinkel des Reifens durch die Elastizitat der
Kraftschluss-Radflihrung wird bei Verblockung des Sturzkastens und der Sei-
tenstltzen ausgeschlossen.

Folien.  Ermittelter  JuSt Sensitivitat/
Normalkraft- ge - Kontaktdruckverteilung .
typ o Flache in Druckbereich
anteil in N 2
mm
] % > L 0.5
] 4 2N N/mm?2
Ultra g TN ';»':
Super 289 3475 A N b Ly b
Low . oA 5t .f‘é i
RS . 0.2
: N/mm?
y
=l %, 25
B e e N/mm?
Super )2 oos e T
Low 3480 1510 A N ok e
xp Mt ome
: . 0.5
Y N/mm?
10 N/mm?
Low 2373 477
X
25
N/mm?
y
5 6142 N x: Langsrichtung

y: Querrichtung

Tabelle 3.26: Kontaktdruckverteilung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt ermittelt durch Prescale-
Folien unterschiedlicher Sensitivitat, je Folie ermittelter Normalkraftanteil sowie ausgeléste
Flache (Radlast 6 kN, Einwirkdauer 5 Sekunden, 0/16-Waschbeton-Fahrbahn).
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Bei Betrachtung der unter Druck stehenden Flache (wahre Kontaktflache)
muss beachtet werden, dass die Folie mit der geringsten Ausléseschwelle nur
die Flache mit Driicken oberhalb 0.2 N/mm? anzeigt. Somit wird nicht die kom-
plette wahre Kontaktflache aufgelost. Die Druckverteilungen auf USL und SL
der Vergleichsmessung auf Safety-Walk zeigt Tabelle 3.27. Die Verteilung auf
L wird nicht dargestellt, da die Druckspitzen auf dieser Folie kaum erkennbar
sind.

Folion.  Ermitielter bt Sensitivitat/
Normalkraft- ge X Kontaktdruckverteilung .
typ o Flache in Druckbereich
anteil in N 2
mm
i i 0.5
:; Bk N/mm?
Ultra \ 5 E R
Super 2652 5056 a E ¥
Low X, X o g |
L 0.2
2
v N/mm
25
N/mm?
Super 1181 889
Low X
T_, 0.5
Yy N/mm?
10 N/mm?
Low 352 164 nlch_t dargestellt, da Druck-
spitzen kaum erkennbar
2.5
N/mm?
5 4185 N x: Langsrichtung

y: Querrichtung

Tabelle 3.27: Kontaktdruckverteilung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt ermittelt durch Prescale-
Folien unterschiedlicher Sensitivitat, je Folie ermittelter Normalkraftanteil sowie ausgel&ste
Flache (Radlast 5 kN, Einwirkdauer 5 Sekunden, Safety-Walk-Belag).

Im Unterschied zur Vergleichsmessung auf Safety-Walk (Traganteil 28 %)
zeigt die auf Waschbeton ausgelOste Flache, dass der Reifen aufgrund der
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ausgepragten Makrotextur der Fahrbahn nur mit einzelnen Asperitaten der
Fahrbahn Kontakt hat. Somit ist der Traganteil aus tatsachlicher Kontaktflache
bezogen auf die nominelle Kontaktflache bedeutend reduziert. Die einwirken-
de Radlast muss dementsprechend Uber héhere lokale Normalkrafte abge-
stlitzt werden. Fiir Waschbeton betragt bei einer Radlast von 5 kN der Trag-
anteil 14.8 %. Bei Radlasterhohung auf 6 kN steigt der Traganteil auf 17.2 %.
Die ermittelten Traganteile sind mit den von Bachmann [Bach98] ermittelten
Werten vergleichbar. Der Anstieg des Traganteils mit der anliegenden Last
wird ebenfalls von Gabel [Gaeb09] beobachtet, der durch umfangreiche Ver-
suche an Profilelementproben einen linearen Anstieg des Traganteils mit dem
nominellen Kontaktdruck nachweist.

3.5 Dynamische Kraftverlidufe in der Reifenaufstandsfliche bei Uber-
rollung von Unebenheiten

Die dargestellten Ergebnisse bei statischer Abplattung geben Aufschluss tber
die Kontaktdruckverteilung des Reifens auf der vermessenen Fahrbahn. Prin-
zipbedingt ist die Tangentialkraftverteilung nicht erfassbar. Es sind nur stati-
sche Versuche moglich. Fir die Abbildung der fahrbahnbedingten Anregung
interessieren die Kontaktkraftverldufe bei Uberrollung von Unebenheiten bei
variierender Rollgeschwindigkeit und Unebenheitshdhe. Zu diesem Zweck
wurde am FAST eine Messeinrichtung innerhalb des IPS aufgebaut, die es
erlaubt die Krafte zwischen Reifen und einer einzelnen Unebenheit zu er-
fassen. Bestehende Messeinrichtung zur Krafterfassung bei Reifen-Un-
ebenheit-Kontakt erfillen entweder nicht die Anforderungen an die Dynamik
oder sind nur zur Messungen der Kontaktdruck- bzw. -kraftverteilung auf ebe-
ner Flache [Bode62], [Lipp74] geeignet [Grol11]. Entwicklung, Kalibrierung
und Inbetriebnahme der Messeinrichtung sind in [Grol11] ausflihrlich be-
schrieben. Versuchsaufbau und —methodik werden in Abschnitt 3.5.1 nur
kurz wiedergegeben.

'® Konstruktion des Messsystems und Durchfiihrung der Messungen (3.5.1) wurden im Rahmen von
zwei Diplomarbeiten [Pfri10], [Webe10] erarbeitet. Die detaillierte Analyse der Messdaten in Abschnitt
3.5.2 sowie 3.5.3 erfolgte im Anschluss an die Diplomarbeiten durch die Autorin selbst und wurde
zum Teil in [Grol11] erstmals veroffentlicht.
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3.5.1 Versuchsaufbau und Methodik der Untersuchung

Die Messeinrichtung zur Erfassung der Krafte in der Kontaktzone Reifen-
Unebenheit wird blindig zwischen zwei ebenen Aluminium-Kassetten (vgl. Ab-
schnitt 3.4.1) des IPS eingebaut. Bei Betrieb des Reifens im Prufstand uber-
rollt dieser einen aus der Oberflache der Messeinrichtung herausstehenden
Messstift. Somit bildet dieser die zu tberrollende, in der Hohe verstellbare Un-
ebenheit. Der Messstift ist mit einem innerhalb der Messeinrichtung eingelas-
senen Sensor verbunden, der die dynamischen Vertikal-, Langs- und Quer-
kraftverldufe in der Kontaktzone Reifen-Unebenheit erfasst. Die Gestalt des
Messstifts kann veranderlich gestaltet werden. Bei den hier beschriebenen
Versuchen wird ein Zylinder mit einem Durchmesser von 10 mm genutzt. Den
Einbau im IPS, eine schematische Darstellung des Aufbaus der Messeinrich-
tung und der Sensorgestalt zeigen Abbildung 3.44 a) und b).

Neben der Erfassung der Kraftamplituden bei Uberrollung variierender Un-
ebenheitshéhen liegt ein weiteres Ziel in der Analyse der unterschiedlichen
Kraftamplituden Uber der Reifenbreite. Zu diesem Zweck ist die Messeinrich-
tung so konstruiert, dass sie eine stufenlose Verstellung der Sensor- und
Messstiftposition in Reifenquerrichtung (lateral) ermdglicht. Die Versuchspla-
nung sieht funf aquidistante Positionen ber der Reifenquerrichtung (vgl. Ab-
bildung 3.44 c)) vorgegeben durch die fiinf umlaufenden Rippen des Reifens
1) AuBBenschulter, 2) Profilrippe Mitte-Aufien, 3) Mittelrippe, 4) Profilrippe Mit-
te-Innen und 5) Innenschulter vor. Damit wird eine nahezu gleichmaRige Ab-
deckung der Reifenaufstandsflache erreicht und sichergestellt, dass der Sen-
sor nicht unterhalb einer 7 mm tiefen Profilrille liegt und somit ohne Kontakt
ist. Nach Einstellung der Querposition wird die Unebenheitshéhe auf die Ho-
hen 50, 100, 200, 500 und 1000 um eingestellt. Bei festgelegter Position und
Unebenheitshéhe werden anschlieRend die Standard-Geschwindigkeiten (20,
60, 100 km/h) mittels der IPS-Steuerung eingestellt. Ein Versuch zeichnet sich
somit durch eine einzige Unebenheitsposition, eine Unebenheitshéhe und ei-
ne Geschwindigkeit aus. Bei allen Versuchen liegen Standard-Betriebsbe-
dingungen vor (vgl. Anhang A.1).

Um Umgebungseinflisse auf die Verlaufe der Vertikal- (Fs,), Langs- (Fsx)
und Querkraft (Fsy) auszuschlieBen und eine statistische Signifikanz zu ge-
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

waéhrleisten, werden die Signale von 100 Uberrollungen der Unebenheit er-
fasst und arithmetisch gemittelt. Zur Gewahrleistung der notwendigen ortli-
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Abbildung 3.44: a) Schematische Darstellung von Messeinrichtung und Sensorgestalt
b) Einbau zwischen zwei Trommelsegmenten innerhalb des IPS c) Messpositionen tUber
der Reifenbreite d) Mittlere Langs-(Fs, 1), Quer-(Fs,,1) und Vertikalkraft (Fs.,1) aufgenom-
men an Position 1) (schwarz) bei Unebenheitshéhe von 50 um bei 20 km/h im Vergleich
mit Langskraft (Fsx3) an Position 3) (grau) bei gleichen Versuchsbedingungen.
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3.5 Dynamische Kraftverlaufe in der Reifenaufstandsfléche bei Uberrollung von Unebenheiten

chen Auflosung werden die Krafte mit f; = 22 kHz abgetastet, so dass die
ortliche Auflésung bei 100 km/h bei mehr als 110 Messwerte pro Latschlange
liegt.

Neben den Kraften werden Geschwindigkeit, Reifendrehwinkel, Licht-
schrankensignal, Umgebungs- und Reifentemperatur durch ein in der Soft-
ware Labview implementiertes Datenerfassungstool erfasst und gespeichert
(vgl. Abschnitt 3.2.1). Die Mittelung und weitere Datenverarbeitung sowie Dar-
stellung erfolgen in der Software MATLAB.

Abhangig von der Geschwindigkeit wird eine definierte Anzahl von Mess-
werten ab dem Ausschlag des Lichtschrankensignals, das die geometrische
Lage der sensierenden Unebenheit auf dem Trommelumfang definiert, arith-
metisch gemittelt. Die Krafte werden Uber der mittels der Trommelgeschwin-
digkeit bestimmten, zuriickgelegten Distanz aufgetragen (vgl. Abbildung
3.44 d)). Abbildung 3.45 zeigt den Einfluss der Unebenheitshohe auf die Kon-
taktkrafte an der mittleren Profilrippe bei einer Rollgeschwindigkeit von
100 km/h. Die Vertikalkraft ist positiv, wenn sie auf den Reifen einwirkt, um
diesen von der Oberflaiche abzuheben. Die Langskraft ist positiv, wenn der
Sensor eine Kraft in Fahrtrichtung auf den Reifen auslbt (vgl. Abbildung
3.44 d)). Die Querkraft wird in der vorliegenden Forschungsarbeit nicht weiter
betrachtet, da deren Modellierung nicht vorgesehen ist.
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Abbildung 3.45: Vertikal- und Langskraftverlauf an der Unebenheit bei einer Ge-
schwindigkeit von 100 km/h gemessen unter der mittleren Profilrippe flr steigende
Unebenheitshéhen.
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

3.5.2 Uberrollung einzelner Unebenheiten

Einfluss der Unebenheitshbhe auf die Kraftverlaufe

Abbildung 3.44 d) und Abbildung 3.45 zeigen, dass sich der Verlauf der Ver-
tikalkraft unabhangig von der Unebenheitshéhe in drei charakteristische Be-
reiche unterteilt. Im ersten Bereich im Einlauf steigt die Vertikalkraft in einem
Zeitfenster von rd. 1 ms rapide an bis der Reifen vollstandig Kontakt mit der
Unebenheit hat. Im zweiten Bereich erreicht die Vertikalkraft ihr Maximum im
vorderen Teil des Latsches (Asymmetrie zur Latschmitte, vgl. [Bode62],
[Lipp74], [Brow81]). Ab diesem Punkt nimmt die Vertikalkraft langsam ab bis
zu dem Punkt, an dem der Reifen nicht mehr voll auf der Unebenheit aufsteht
und die Vertikalkraft im dritten Bereich wieder rapide abfallt. Die Vertikalkraft-
verlaufe in Abbildung 3.45 vermitteln den Eindruck, dass die Latschlange mit
zunehmender Unebenheitshohe zunimmt. Dieser Eindruck entsteht, da die
Unebenheit zunehmend aus der Fahrbahnoberflache heraussteht und der ge-
krimmte Reifen die Unebenheit bereits berthrt, bevor er vollstdndig Kontakt
mit der Unebenheit hat. Gleiches gilt fur die Langskraft. Die Langskraft kann
neben den bereits fur die Vertikalkraft beschriebenen rapiden Anstieg und
Abfall in zwei weitere charakteristische Bereiche unterteilt werden (vgl. Abbil-
dung 3.44 d) und Abbildung 3.45). Die Langskraft zeigt den bereits aus Mes-
sungen auf ebenen Fahrbahnen bekannten so genannten S-Schlag [Bode62],
[Lipp74], [Brow81], [Ludw98], [Fach00], [Koeh02]. Bis ca. zur Latschmitte wirkt
die Langskraft auf den Reifen antreibend (positive Kraft). Im zweiten Bereich
von der Latschmitte bis zum Auslauf wirkt sie bremsend (negative Kraft). Auf
ebenen Fahrbahnen zeigt die Langskraft bei frei rollendem Reifen aufgrund
des Rollwiderstands einen in Richtung ,Bremsen” (negativer Kraft) verschobe-
nen S-Schlag. Das daraus resultierende Moment um die Radnabe bewirkt den
asymmetrischen Verlauf der Vertikalkraft Gber der Kontaktldnge, deren Maxi-
mum vor der Latschmitte erreicht wird. In lateraler Richtung kann der Betrag
des Rollwiderstands je Langsspur aufgrund der Reifenkrimmung in Querrich-
tung unterschiedlich grof3 sein. Ludwig [Ludw98] zeigt dies durch Messungen
der Profilelementverschiebung mittels eines Reifensensors. Fir den in dieser
Arbeit untersuchten Reifen weist die mittlere Profilrille einen in Richtung ,An-
treiben” verschobenen Langskraftverlauf auf (vgl. Abbildung 3.44 d)). Da bei
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3.5 Dynamische Kraftverlaufe in der Reifenaufstandsfléche bei Uberrollung von Unebenheiten

den Messungen freies Rollen vorliegt, zeigen umgekehrt die Schultern einen
in Richtung ,Bremsen® verschobenen Kraftverlauf.

Zur Verdeutlichung des Einflusses der Unebenheitshohe auf die maximale
Amplitude der Vertikalkraft wird diese in Abbildung 3.46 a) Uber der gemesse-
nen Sensorhohe zusammen mit der Standardabweichung aufgetragen. Mit
der Unebenheitshohe nimmt die Vertikalkraft im untersuchten Hohenbereich
annadhernd linear zu. Die Unebenheit hebt eine zunehmende Flache des Rei-
fens von der Fahrbahn ab, so dass diese den Kontakt verliert. Die zuvor anlie-
gende Radlast wird kumuliert an der Stelle der Unebenheit abgestitzt, so
dass die Vertikalkraft ansteigt. Die anliegende Vertikallast auf ebener Flache
kann durch eine Geradengleichung oder einen Polynomansatz approximiert
werden, indem die Gleichung fir eine Unebenheitshéhe von 0 geldst wird. Je
nach Approximationsansatz ergibt sich ein Bodendruck von 0.91 bis 0.99
N/mm? bei 100 km/h unterhalb der Mittelrippe. Im Vergleich mit den statischen
Messungen der Normalkraft bzw. des Drucks in der Reifenaufstandsflache auf
Safety-Walk in Abschnitt 3.4.3 ist dieser Wert plausibel.
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Abbildung 3.46: a) Maximum der mittleren vertikalen Sensorkraft (Fs;max); b) Maximum der
mittleren Langskraft inklusive der Standardabweichung jeweils gemessen an Position 3) bei
einer Rollgeschwindigkeit von 100 km/h abhangig von der Unebenheitshdhe.

Abbildung 3.45 zeigt, dass die Asymmetrie des Vertikalkraftverlaufs mit der
Unebenheitshdhe zunimmt. Dies kann durch die zunehmenden Hysteresever-
luste durch die verstarkte Vertikal- und Langsdeformation des Reifenprofil-

141



3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

elastomers erklart werden. Ferner kann auch eine verstarkte Schwingungsan-
regung des Reifens verbunden mit groRerer Deformation zusatzliche Hyste-
reseverluste hervorrufen. Die zunehmenden Hystereseverluste bewirken eine
Zunahme des Rollwiderstandes und damit die Verschiebung des Vertikalkraft-
maximums in Richtung Einlauf.

Wie die Vertikalkraft nimmt auch der Maximalwert der Langskraft mit zuneh-
mender Unebenheitshéhe zu. Der Maximalwert der Langskraft zusammen mit
der Standardabweichung ist in Abbildung 3.46 b) Uber der Unebenheitshdhe
aufgetragen. Interessanterweise entsteht dieser Effekt zum grofiten Teil da-
durch, dass mit steigender Unebenheitshéhe der gesamte Verlauf der Langs-
kraft zunehmend in Richtung einer positiven Langskraft (,Antreiben) verscho-
ben wird. Der Effekt wird durch Auftragung des aus Minimal- und Maximalwert
der Langskraft berechneten Mittelwertes Uber der Unebenheitshdhe zusam-
men mit der Standardabweichung in Abbildung 3.47 a) verdeutlicht. Obwohl in
der Abbildung fur drei Rippen dargestellt, kann dies an allen vermessenen
Rippen beobachtet werden. Die Flachensumme unter der Kurve bildet den Ef-
fekt ebenfalls ab. Die Mittelwertbildung ist vorzuziehen, da sie im Gegensatz
zur Flachensumme nicht vom allgemeinen Kurvenverlauf beeinflusst wird.
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Abbildung 3.47: a) Mittelwert aus maximaler und minimaler Langskraft (Fs,); b) Verhaltnis
Langs- zu Vertikalkraftmaximum(F sx maxn/Fszmaxn) jeweils bei 100 km/h abhangig von der
Unebenheitshohe fiir die Positionen 1), 3) und 4).
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Die Verschiebung des Langskraftverlaufs mit zunehmender Unebenheitshéhe
bedeutet, dass das Profilelement bei Kontakt mit der Unebenheit im Einlauf
starker ausgelenkt wird und der Reifen zunehmend an der Profilrippe, unter
der die Unebenheit platziert war, Antriebskraft erfahrt. Da am Reifen insge-
samt der Zustand des ,Freien Rollens* vorliegt, bedeutet dies, dass an den
anderen, zum gleichen Zeitpunkt nicht vermessenen Profilrillen eine entspre-
chende Bremskraft anliegen muss. Wenn die Unebenheit nicht mit dem Sen-
sor verbunden wird und dieser in weiteren Messungen stattdessen bundig mit
der Fahrbahn unterhalb den anderen Profilrippen verbaut wird, kann dies
Uberprift werden.

Die verstarkte Antriebskraft an der Unebenheits-Profilrippe wird durch den
Reifen-Abrollprozess erklart. Wahrend des Abrollprozesses auf ebener Flache
ohne Unebenheit werden die Profilelemente am Latschbeginn entgegen der
Rotationsrichtung ausgelenkt. Diese Auslenkung wird wahrend des Latsch-
durchlaufs abgebaut und kehrt sich ca. ab der Latschmitte in die entgegenge-
setzte Richtung um. In Abbildung 3.48 a) wird die Profilelementverformung
schematisch illustriert. [Roth93], [Ludw98], [Bach98], [Bach99], [Fach00] mes-
sen den Verlauf der Profilelementverformung in Langsrichtung auf ebenen
Fahrbahnen mittels Reifensensor. Kommt ein Profilelement nun mit einer aus
der ebenen Fahrbahn herausstehenden Unebenheit in Kontakt, wird die Pro-
filelementauslenkung entgegen der Drehrichtung, wie an der zunehmenden
Langskraft zu erkennen, umso gréRer sein, je hoher die Unebenheit aus der
Oberflache heraussteht. Resultierend steigt die gemessene Langskraft an.
Die umliegenden Rippen erfahren diese verstarkte Auslenkung nicht, so dass
sich diese nicht zuriickbildet. Im Fall ohne Unebenheit erfahren alle Rip-
pen vergleichbare Auslenkungen. Diese Auslenkungen nehmen wahrend des
Latschdurchlaufs ab und kehren sich etwa ab der Latschmitte um. Analog zu
den Profilelementauslenkungen verhalt sich der Langskraftverlauf. Abbildung
3.48 b) zeigt schematisch die Profilelementauslenkung entgegen der Dreh-
richtung bei Uberrollung einer Unebenheit, sowie die geringere Auslenkung an
den Profilrippen ohne Unebenheit.

Mit steigendem lokalem, vertikalem Druck mit der Unebenheitshéhe auf den
Reifenelastomer an der Unebenheitsposition (zum Beispiel in Folge gestei-
gerter Radlast) kdnnen hdhere Langs- bzw. Querkréafte Ubertragen werden.
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3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

Gleichzeitig fallt der lokale Reibwert, so dass ab einem bestimmten lokalen
Druck ein Gleiten des Profilelements moglich ware. Die Profilelementverfor-
mung wirde dann nicht weiter mit der Unebenheitshéhe zunehmen. Da in den
durchgefuihrten Versuchen die gemessene Kraft in Langsrichtung mit steigen-
der Unebenheitshohe weiter zunimmt, wird davon ausgegangen, dass dieser
Zustand unter den dargestellten Bedingungen nicht erreicht wurde.

a) Profilelementverschiebung b) Uberrollung einzelner Unebenheit
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Abbildung 3.48: Schematische Darstellung der Profilelementverformung a) auf ebener
Fahrbahn sowie b) bei Kontakt mit einer einzigen Unebenheit an der mittleren Profilrippe
in Seitenansicht und Draufsicht (ohne Berticksichtigung unterschiedlicher Profilelement-
verformung Uber der Reifenbreite).

Der resultierende Mittelwert der Langskraft ist fur die mittlere Profilrippe am
grofdten und fir die Schultern am geringsten (Abbildung 3.47 a)). Die abroll-
bedingte Anfangsauslenkung an den Schultern ist fiir diesen Reifen unter den
realisierten Versuchsbedingungen geringer. Weiterhin zeigt Abbildung 3.47 b)
die Bedeutung des Langskraftmaximums im Vergleich zum Vertikalkraftma-
ximum. Fir eine Geschwindigkeit von 100 km/h ist das Verhaltnis zwischen
Langskraftmaximum und Vertikalkraftmaximum Gber der Unebenheitshéhe fur
die mittlere Profilrippe aufgetragen. Uber die betrachteten Unebenheitshéhen
hinweg betragt das Langskraftmaximum rd. 30 % des Vertikalkraftmaximums.

144



3.5 Dynamische Kraftverlaufe in der Reifenaufstandsfléche bei Uberrollung von Unebenheiten

Die dargestellten Ergebnisse fir die Vertikalkraft gleichen den Resultaten, die
Douglas in [Doug09] fiir die Uberrollung eines mit Dehnungsmessstreifen®
bestiickten Kontaktstifts mit LKW-Reifen auf einem Kreisbahn-Prifstand
bschreibt. In Langsrichtung kann Douglas den charakteristischen S-Schlag
nicht nachweisen. Er vermutet die Reifenbetriebsbedingungen (Sturz und Vor-
spur), bedingt durch den Prifstand, als ursachlich fir eine tendenziell brem-
sende Kraft an der Reifen-AuRenschulter und eine antreibende Kraft an der
Reifen-Innenschulter. Ludwig [Ludw98] kann durch Profilelementverformungs-
messungen an der Reifen-Aullenschulter an einem PKW-Reifen bedingt
durch die Radstellung nur den ersten Bereich des charakteristischen S-Schla-
ges (Antreiben) nachweisen. Durch zuséatzliche Aufnahme der Druckverteilung
kann sie zeigen, dass der von ihr untersuchte Reifen nur im ersten Teil auf-
steht. Somit erscheinen die von Douglas gegebenen Begrindungen fur die
von ihm ermittelten Langskraftverlaufe plausibel.

Einfluss der Unebenheitsposition auf die Kraftverldufe

Die zuvor beschriebenen Beobachtungen werden an allen Unebenheitspositi-
onen festgestellt. Die Vertikalkrafte wachsen mit zunehmender Sensorhdhe
an. Aus den Vertikalkraftverlaufen in Abbildung 3.49 a) ist ersichtlich, dass die
Latschlange in Richtung der Reifenschultern unter den realisierten Versuchs-
bedingungen abnimmt. Bei Analyse der dargestellten Kraftverlaufe ist es wich-
tig zu beachten, dass jeweils nur eine Unebenheit unter einer Reifenrippe po-
sitioniert war. Die so gemessenen Kraftverlaufe werden anschlieffend zu Ver-
gleichszwecken in der Graphik zusammen Uber der Position der sensierenden
Unebenheit aufgetragen.

In den Langskraftverlaufen in Abbildung 3.49 b) wird zusammen mit der
Abnahme der Latschlange auch die Abnahme der Profilelementverformung in
Langsrichtung in Richtung der Reifenschultern sichtbar. Auf ebener Fahrbahn
ohne Unebenheiten weisen die Reifenschultern einen im Vergleich zur Rei-
fenmitte in Richtung ,Bremsen® verschobenen Tangentialkraftverlauf auf. Den-
noch wird auch dieser mit zunehmender Unebenheitshéhe in Richtung ,An-

% Dehnungsmessstreifen, DMS: Messeinrichtung zur Erfassung dehnungsbedingter Verformungen
basierend auf der Anderung des elektrischen Widerstand bei Dehnung
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treiben” verschoben, wie in der Abbildung 3.49 b) fir 1000 um gezeigt. Die
maximal gemessene Langskraft kann an Reifeninnen- und Aufenschulter un-
terschiedliche Werte annehmen, da neben der geometrisch bedingten Profil-
elementverschiebung auch die Steifigkeit der Profilelemente und der Reifen-
konstruktion die gemessenen Krafte beeinflussen. Die fiir diesen Reifen ermit-
telten Kraftverlaufe sind qualitativ. mit den von [Ludw98], [Bach98] und
[Bach99] gemessenen Profilelementverformungsverlaufen vergleichbar.

a) Vertikalkraft am Sensor b) Langskraft am Sensor
0 50 100 150 200 250 0 20 40 &0

Sensorkraft in M
Sensorkraft in M

O ops g4

. L 03 02
Distanz inm ;

) 0415
Distanz inm

Abbildung 3.49: Einfluss der Unebenheitsposition auf a) die Vertikalkraftverlaufe und
b) die Langskraftverlaufe bei Unebenheitshéhe 1000 um, wobei die Unebenheit jeweils
nur an der dargestellten Rippe positioniert war.

Einfluss der Uberrollgeschwindigkeit auf die Kraftverldufe

Fir die geringste vermessene Unebenheitshohe sind in Abbildung 3.50 die
Vertikalkraftverlaufe am Sensor fiir alle drei Geschwindigkeiten aufgenommen
unter der Mittelrippe Uber der Distanz aufgetragen. Die Dauer des ersten Be-
reichs, in dem die Vertikalkraft steil ansteigt, wird ermittelt, indem die Steigung
zwischen zwei aufeinanderfolgenden Messwerten bestimmt wird. Liegt die
Steigung oberhalb eines empirisch bestimmten Werts, beginnt der erste Be-
reich. Fallt die Steigung wieder unter diesen Wert endet der Bereich. Fur die
minimale Unebenheitshdhe wird die Dauer des ersten Bereichs als Eindring-
zeit tg, der Unebenheit in das Reifenelastomer abhangig von der Geschwin-
digkeit definiert. Zwischen Beginn und Ende des Kontakts (Sensorkraft groRer
0) kann die Latschlange abgelesen werden.
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Abbildung 3.50, Abbildung 3.51 und Abbildung 3.52 zeigen die Vertikal- und
Langskraftverlaufe bei drei Messgeschwindigkeiten. Mit zunehmender Ge-
schwindigkeit nehmen die Kraftamplituden in beiden Raumrichtungen zu, wo-
bei die grundlegenden Verlaufe unverandert bleiben. Fur die Vertikalkraftver-
laufe ist zu beachten, dass durch den Messablauf bedingt (vgl. Abschnitt
3.3.2) die Radlast zwischen den einzelnen Experimenten nicht neu einge-

regelt werden kann, so dass sie aufgrund des Fliehkrafteinflusses mit der Ge-
schwindigkeit zunimmt.
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Abbildung 3.50: Mittlerer Vertikalkraftverlauf (durchgezogene Linie) aus 100 Messungen
an der Mittelrippe bei minimaler Unebenheitshéhe inklusive Standardabweichung (gestri-

chelte Linien), und daraus ausgelesen Eindringzeit te, und Latschlange fiir drei Geschwin-
digkeiten.
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Abbildung 3.51: Mittlerer Vertikalkraftverlauf (durchgezogene Linie) aus 100 Messungen
an der Mittelrippe bei minimaler Unebenheitshéhe inklusive Standardabweichung (gestri-
chelte Linien) bei Unebenheitshéhe 1000 um fir drei Geschwindigkeiten.

In der Tabelle 3.28 sind die Radlasten der einzelnen Versuche zusammen
mit der jeweiligen Abweichung von der Sollradlast dargestellt. Die Tabelle
3.28 macht deutlich, dass die durch den Messablauf bedingte Radlastzunah-
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me gering ist im Vergleich zu den Unterschieden bedingt durch die manuelle
Einstellung der Radlast zu Beginn des Versuches. Die grossere Radlast wird
Uber eine ebenfalls mit der Geschwindigkeit zunehmende Reifenaufstands-
flache abgestitzt (vgl. Abbildung 3.50). Unter der Annahme, dass die Latsch-
breite b; bei Radlastzunahme konstant bleibt (vgl. [Bode62], [Maju07] und Ab-
schnitt 3.4.3), wird der nominelle Druck auf die gesamte Reifenaufstandsfla-
che fiir die drei Versuche bestimmt. Da dieser mit naherungsweise 38/b_
N/mm fir die betrachteten Geschwindigkeiten konstant ist, wird die leichte Zu-
nahme der Vertikalkraft am Sensor dem Dampfungseinfluss des Profilelasto-
mers verbunden mit der kirzeren Eindringzeit te zugeordnet.

Abweichung zu Soll-

Position des Geschwindigkeit im Radlast in
radlast bezogen auf
Sensors Versuch N o
Sollradlast in %
20 km/h 5284 5.6
Mitte, 50 um 60 km/h 5384 7.6
100 km/h 5544 10.8
20 km/h 5342 6.8
Rechts, 50 ym 60 km/h 5455 9.1
100 km/h 5622 12.4

Tabelle 3.28: Radlastentwicklung exemplarisch fiir zwei Messungen bei unterschiedlichen
Sensorpositionen.

Die Langskraftverlaufe (Abbildung 3.52) zeigen eine Zunahme der gemes-
senen Kraftamplituden sowie eine Zunahme des Mittelwertes aus Maximal-
und Minimalwert. Die Amplitudenzunahme ist neben dem Dampfungseinfluss
des Profilelastomers der durch die héhere Radlast (konstanter Abstand zwi-
schen Radmitte und Fahrbahn) gréReren Latschlange und damit verbundenen
starkeren Anfangsauslenkung der Profilelemente im Einlaufbereich zuzu-
schreiben. Bei konstanter Radlast und Latschlange bleibt die Profilelement-
verformung in Langsrichtung bei unterschiedlichen Geschwindigkeiten nach
[Bach99] konstant. Die durch die groRRere Latschlange (hdhere Radlast) star-
kere Anfangsauslenkung eines Profilelements bildet sich durch den Einfluss
der umliegenden Profilrippen bei Uberfahrt einer einzigen Unebenheit nicht
vollstandig zurtick. Dadurch ist die Zunahme des Langskraft-Mittelwertes zu
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erklaren. Bei Gultigkeit dieser Hypothese sollte auf einer ebenen Flache im
Zustand des freien Rollens bei konstanter Radlast keine Zunahme des Langs-
kraftmittelwertes mit der Geschwindigkeit erfasst werden, was [Bach99] be-
legt. Eine Zunahme des bremsenden Anteils durch Zunahme des Rollwider-
standes mit der Geschwindigkeit wird bis 100 km/h in den Experimenten nicht
beobachtet.
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Abbildung 3.52: Mittlerer Langskraftverlauf (durchgezogene Linie) aus 100 Messungen an
der Mittelrippe bei minimaler Unebenheitshéhe inklusive Standardabweichung (gestrichelte
Linien) bei Unebenheitshéhe 1000 pym fiir drei Geschwindigkeiten.

3.5.3 Uberrollung mehrerer Unebenheiten

Um die in Abschnitt 3.5.1 beschriebene ebene Oberflache mit einer héhen-
verstellbaren Unebenheit weiter an reale StraRenoberflachen anzunahern,
werden zusatzliche Unebenheiten in den Kontaktbereich Reifen-Fahrbahn
eingebracht. Diese Unebenheiten sind in den beschriebenen Versuchen nicht
mit einem Sensor verbunden. Die zusatzlichen Unebenheiten werden in den
Anordnungen ,Spalte”, ,Zeile* und ,Feld* auf die Aluminiumoberflache auf-
geklebt, die in Abbildung 3.53 dargestellt sind. Der Sensor blieb in den Versu-
chen an der Messposition 3) (vgl. Abbildung 3.44 c)). Bei der Anordnung
~Spalte” werden je zwei Unebenheiten vor und hinter dem Sensor aufge-
bracht, bei der Anordnung ,Zeile“ werden je zwei Unebenheiten zu beiden
Seiten des Sensors aufgebracht und bei der Anordnung ,Feld“ werden 24
Unebenheiten um den Sensor herum aufgebracht. Da die Latschlange aus
den Versuchen in den Abschnitten 3.4.3 und 3.5.2 bekannt ist, ist zu erwarten,
dass bei Uberrollung der Anordnungen in Fahrtrichtung maximal drei Uneben-

149



3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems

heiten Kontakt mit dem Reifen haben. Es werden zwei Unebenheitshohen von
500 und 1000 um realisiert und die Geschwindigkeiten 20, 60 und 100 km/h
gefahren.

Werden die am Sensor aufgenommenen Kréafte fur die drei Anordnungen im
Vergleich zu nur einer Unebenheit aufgetragen, andert sich der Verlauf der
Vertikalkraft nicht. Der Langskraftverlauf wird mit der Unebenheitshohe bei
zusatzlichen Unebenheiten weniger stark in Richtung ,Antreiben” verschoben.
Dieser Effekt zeigt sich auch bei Berechnung des Mittelwertes aus Minimal-
und Maximalwert der Langskraft, der in Abbildung 3.54 dargestellt ist. Ausge-
hend von der Messung mit nur einer Unebenheit sinkt der Mittelwert fiir die
Anordnung ,Zeile“ um ca. 5 N. Fir die Anordnungen ,Spalte” und ,Feld” sinkt
der Mittelwert weiter um 9 N bzw. 10 N.

a) b)
Fah A A a A A Einzelne Unebenheit =
) ﬁ - und Sensorposition fur
richtung A A a A A alle Anordnungen
<« |
Zeile® ‘
,® ® @ ® 6 Zeile
I A A B A A O .spalte’ ’
X e
A A a A A A Feld”

Abbildung 3.53: a) Schematische Darstellung der zusétzlichen Unebenheiten in der Um-
gebung des Sensors b) Photographie der Anordnung ,Feld*.

Der beschriebene Effekt wird durch die Profilelementverformungen erklart.
Bereits in Abschnitt 3.5.2 wurde ausgefihrt, dass durch eine verstarkte Profil-
elementverschiebung an einer Unebenheit eine korrespondierende Brems-
kraft auf die nicht gemessenen Profilrippen ohne Unebenheit GUbertragen wer-
den muss, damit der Zustand des freien Rollens aufrecht erhalten wird. Fir
die Anordnung ,Zeile“ wird nun angenommen, dass jede Unebenheit eine der
Unebenheitshohe entsprechende Antriebskraft an der Kontaktstelle Reifen-
Unebenheit bewirkt, die mit einer korrespondierenden Bremskraft auf den
restlichen Kontaktbereich verbunden ist. Die Langskraft jeder Kontaktstelle
Reifen-Unebenheit ergibt sich somit als Summe der unebenheitsbedingten
zusatzlichen Antriebskrafte und der von anderen Unebenheiten induzierten
Bremskrafte. In Summe wird an der Unebenheit, die mit dem Sensor verbun-
den ist, eine geringere Antriebskraft gemessen. Der Effekt ist in Abbildung
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3.55 a) schematisch dargestellt. Fir Anordnungen wie die Anordnung ,Spalte”
wird davon ausgegangen, dass der Reifen zunehmend auf den Unebenheiten
aufsteht. Bei Anordnung ,Spalte” steht der Reifen bereits auf zwei Unebenhei-
ten auf, bevor er mit der mit dem Sensor verbundenen Unebenheit Kontakt
hat. Durch das verstarkte Aufstehen auf den Unebenheiten nimmt die Un-
ebenheitshohe, die die Profilelementverformung bedingt, effektiv ab. An der
mit dem Sensor verbundenen Unebenheit wird schliellich eine geringere An-
triebskraft gemessen. Der Effekt ist in Abbildung 3.55 b) schematisch abgebil-
det. Fur die Anordnung ,Feld* addieren sich beide Effekte, wobei das Aufste-
hen auf den Unebenheiten dominiert.
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Abbildung 3.54: Mittelwert aus maximaler und minimaler Langskraft (Fsx) mit Standardab-
weichung fir die Unebenheitsanordnungen in Abbildung 3.53.

3.6 Fazit

In den Abschnitten 3.1 und 3.2 wird die Strukturdynamik des stehenden und
des rollenden Systems Reifen-Hohlraum-Rad analysiert. Es wird gezeigt,
dass der Payne-Effekt im Rollzustand eine Entfestigung des Elastomermate-
rial des Reifens bewirkt. Die Resonanzen des Systems werden fir zunehmen-
de Geschwindigkeiten weiter zu geringeren Frequenzen verschoben, da bei
Elastomermaterialien unter bimodaler Belastung eine weitere Entfestigung be-
obachtet wird [Wran03], [Wran08]. Die niederfrequenten Reifen-Schwingfor-
men bewirken im stehenden Zustand Wechselkrafte auf das Rad in vertikaler
und horizontaler Richtung. Im Ausrollversuch wird fur jede Eigenform eine Re-
sonanz in den Kraftspekiren an der Messnabe in den jeweiligen Richtungen
bewirkt. Somit wird davon ausgegangen, dass das rotationsbedingte Aufspal-
ten der Eigenfrequenzen des rotierenden Kreisrings [Nack00], [Kind09] beim
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rollenden Reifen aufgrund des Kontakteinflusses nicht stattfindet. Kindt
[Kind09] geht von stehenden Wellenbewegungen aus. Die Hohlraumresonan-
zen hingegen spalten mit zunehmender Rotationsgeschwindigkeit in zwei As-
te auf. FUr das Rad wird ein rotationsbedingtes Aufspalten der doppelten Po-
le, der ersten Felgenbiegung und des Felgen-Pitch erwartet. Fiir das verwen-
dete Aluminiumrad wird nur der zweite Ast bei hohen Geschwindigkeiten
oberhalb 80 km/h in den Kraftspektren identifiziert. Die Fahrbahnanregung
bringt mdglicherweise zu wenig Energie in das System ein, um den ersten Ast
anzuregen. Aufgrund des geringen Frequenzabstandes von zwei Radreso-
nanzen wird womdglich der erste Ast auch durch den zweiten einer weiteren
Resonanz uberdeckt.

a) b)
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Abbildung 3.55: Schematische Darstellung der Profilelementverformung a) fir Anordnung
,Zeile* b) fur Anordnung ,Spalte* und ,Feld*.

Die Resonanzen der Subsysteme zeigen sowohl im stehenden als auch im
rollenden Zustand Abhangigkeiten von Fulldruck, Radlast, Fillgas und Tem-
peratur. Im rollenden Zustand kommt es bei Radlasterhéhung zu einer Uber-
lagerung aus Gurtellangenverkirzung und Materialentfestigung aufgrund gro-
Rerer Deformation. Resultierend werden die Resonanzfrequenzen weniger
stark erhéht als im stehenden Zustand. Ferner wird gezeigt, dass die Fahr-
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bahnrauigkeit Einfluss auf die Anregung der Eigenformen und die Kraft-
schwankungen durch Reifenungleichformigkeiten bei den Radordnungen hat.
Die Reifen-, und Hohlraumresonanzen werden durch die raue Fahrbahnober-
flache starker angeregt, wohingegen die Radordnungen auf der ebeneren
Oberflache eine starkere Anregung erfahren. Durch Variation des Reibwerts
der Oberflache wird fiir einzelne Reifen- und Hohlraum-Eigenformen die Be-
deutung der fahrbahnbedingten Anregung in Langsrichtung und des Kontakts
fur die Frequenzlage der Reifenresonanzen gezeigt. Mit sinkendem Reibwert
werden einige Reifenresonanzen bei verringerten Frequenzen beobachtet.
Somit ist festzuhalten, dass der Kontaktzustand die Strukturdynamik des Sys-
tems Reifen-Hohlraum-Rad nicht unerheblich beeinflusst.

Es wird aullerdem gezeigt, dass die Anbindung des Rades an die Nabe
(mit freiem Rotationsfreiheitsgrad) die [1,0]-asym- und die torsional-Reifen-
eigenformen andert. Fir den festen Rotationsfreiheitsgrad werden im EMA-
Versuch zwei getrennte Eigenformen ermittelt. Bei freiem Rotationsfreiheits-
grad werden die beiden Eigenformen zu einer einzigen mit Anteilen von Tor-
sions- und Starrkdrperbewegung.

Fir das betrachtete System wird im nachsten Abschnitt ein Simulationsmo-
dell entwickelt, das die betrachteten Teilsysteme Reifen, Hohlraum und Rad
sowie deren Kopplung einschlielt. Die Strukturdynamik im Zustand des freien
Rollens soll abgebildet werden. Da die Bedeutung der mechanischen Ein-
gangsimpedanz der Radfuhrung und des Reifen-Fahrbahn-Kontaktes experi-
mentell gezeigt wird, ist die detaillierte Abbildung der Randbedingungen an
den Kopplungsstellen der Teilsysteme und zur Umgebung wichtig. Es wird ge-
zeigt, dass die mechanische Eingangsimpedanz der Radfiihrung die Kraft-
spektren an der Nabe beeinflusst. Im nachsten Abschnitt wird aus diesem
Grund ein Modell der Kraftschluss-Radfiihrung aufgebaut, das deren Struktur-
dynamik abbilden und mit dem Reifen-Hohlraum-Rad-Modell verbunden wer-
den kann. Die Analyse der Strukturdynamik der Kraftschluss-Radflihrung in
Abschnitt 3.3 dient der Validierung des Modells.

Zur strukturierten Analyse der Schwingungsanregung im Reifen-Fahrbahn-
Kontakt wird in Abschnitt 3.4 die Textur der eingesetzten Fahrbahnoberfla-
chen des IPS hochauflésend vermessen. Die spektralen Eigenschaften der
Fahrbahntexturen werden analysiert und mit den Eigenschaften realer Stra-
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Renoberflachen [GimmO05], [HeiR08], [Schu05] verglichen. Beide Prifstands-
fahrbahnen weisen im Bereich grofter Wellenlangen eine geringere Welligkeit
und geringer spektrale Intensitat auf, die auf den Aufbau der Fahrbahnen
innerhalb der Trommelkassetten und die schwachere Nutzung im Vergleich zu
StraBenoberflachen zurlckgefiihrt wird. AnschlieRend wird die statische
Druckverteilung auf der vermessenen Fahrbahnoberflache bestimmt. Damit
wird gezeigt, dass der Reifen nur auf den hochsten Asperitaten der Fahrbahn
aufsteht und somit lokal hohe Druckspitzen erreicht werden. Durch ein neu
entwickeltes Messsystem werden die Krafte in drei Raumrichtungen im Rei-
fen-Fahrbahn-Kontakt an einer héhen- und gestaltveranderlichen einzelnen
Fahrbahnunebenheit im Rollzustand gemessen. Somit werden die Zunahme
der vertikalen Kontaktkraft mit zunehmender Geschwindigkeit und Uneben-
heitshdhe, sowie die Bedeutung der Langskraft im Vergleich zur vertikalen
Kontaktkraft aufgezeigt. Die Langskraftamplitude betragt ca. 30% der Verti-
kalkraftamplitude. Im Bereich der betrachteten Unebenheitshéhen wird der
gesamte Langskraftverlauf mit zunehmender Unebenheitshéhe in Richtung
positiver Langskrafte verschoben. Dies bedeutet eine zunehmende Langsver-
formung der Profilelemente entgegen der Rotationsrichtung bei Kontakt mit
der aus der Fahrbahn herausstehenden Unebenheit, die wahrend des Kon-
taktdurchlaufs nicht zurtickgebildet wird. Bei nur einer Unebenheit in Kontakt
verhindern die umliegenden Profilrippen eine Ruckbildung der verstarkten
Langsauslenkung. Durch zusatzliche Unebenheiten wird der Kontaktzustand
auf rauen Fahrbahnen weiter angenahert. Zusatzliche Unebenheiten in
Langsrichtung bewirken das ,Aufstehen” des Reifens auf den Unebenheiten,
infolge derer die effektive Unebenheitshdhe fir den Reifen sinkt. Resultierend
ist die Langsauslenkung entgegen der Rotationsrichtung bei mehreren in
Langsrichtung angeordneten Unebenheiten geringer als bei nur einer Un-
ebenheit. Zusatzliche Unebenheiten in der Reifenquerrichtung bewirken eben-
falls eine geringere Langsauslenkung der Profilelemente. Eine zusatzliche
Auslenkung an einer Profilrippe muss fir die Gbrigen Profilrippen eine verrin-
gerte Auslenkung bedeuten, damit der Zustand des freien Rollens erhalten
bleibt. Zusatzliche Unebenheiten in Langsrichtung beeinflussen die Langsaus-
lenkung starker als zusatzliche Unebenheiten in Querrichtung.
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3.6 Fazit

Mit den experimentell ermittelten Erkenntnissen zum Reifen-Unebenheits-
kontakt wird im nachsten Abschnitt ein Anregungsmodell entwickelt, das die
Kraftverlaufe in Vertikal- und Langsrichtung bei Uberrollung von Unebenheiten
(Versuche aus Abschnitt 3.5) abbilden und die Anregung auf rauen Fahrbah-
nen annahern kann.
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4 Modellierungsstrategie

In Abschnitt 4.1 werden die Grundlagen der Modellierungstechniken zur Ab-
bildung von rollenden Kdrpern und die Modellreduktionsverfahren unabhangig
von speziellen Implementierungen in kommerziellen Finite-Elemente-(FE-)
Programmsystemen dargestellt. Abschnitt 4.2 beschreibt die Modellierung des
Gesamtsystems aus Reifen-Hohlraum-Rad und der Kraftschluss-Radfiihrung
sowie das Vorgehen bei der Reduktion der Modelldimension zur Rechenzeit-
einsparung innerhalb des FE-Programmsystems ABAQUS, wobei auf Beson-
derheiten des Programmsystems eingegangen wird. Die Herleitung der Anre-
gung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt wird in Abschnitt 4.3 dargestellit.

4.1 Grundlagen der Modellierungstechniken

Die gemischte Lagrange-Euler-Betrachtungsweise ermdglicht eine effiziente
Beschreibung rotierender Korper mit Kontakt zu einem anderen Korper (Roll-
kontakt). In Abschnitt 4.1.1 wird der theoretische Hintergrund der einzelnen
Betrachtungsweisen, Bilanzgleichungen und konstitutiven Beziehungen in der
gemischten Lagrange-Euler-Betrachtungsweise zusammengefasst. Ausge-
hend von der Impulsbilanz wird in 4.1.2 die numerische Lésung der Problem-
stellung hergeleitet und auf die Eigenschaften der nach Linearisierung entste-
henden Systemmatrizen eingegangen. In Abschnitt 4.1.3 werden die Redukti-
onsverfahren nach Guyan und Irons sowie die Craig-Bampton-Methode
vorgestellt.

4.1.1 Relativkinematische Beschreibung von Reifen und Fahrbahn

Grundlagen der gemischten Lagrange-Euler-Betrachtungsweise

Zur Beschreibung der Kinematik eines Kontinuums bieten sich zwei Betrach-
tungsweisen an. Die Lagrange- oder materielle Betrachtungsweise beschreibt
den Weg eines materiellen Teilchens durch den Raum als Funktion der Zeit,
wobei Massen- und Impulserhaltung gelten. Im Gegensatz dazu werden in der
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Euler- oder rdumlichen Betrachtungsweise verschiedene Teilchen an einem
festen Ort im Raum als Funktion der Zeit betrachtet [DammO06]. Die Lagrange-
Betrachtungsweise ist in der Strukturmechanik, die Euler-Betrachtungsweise
in der Fluidmechanik Ublich.

Wird das durch den Lagrangeschen Ansatz betrachtete Problem durch die
Methode der Finiten Elemente diskretisiert, ist das Netz fest mit dem Korper
verbunden und verformt sich mit ihm. Dies fihrt bei groRen Bewegungen
durch den Raum zu mit hohem Berechnungsaufwand verbundenen transien-
ten Berechnungen. Vorteilhaft ist der Ansatz bei der Beschreibung von Mate-
rialverhalten und freien Oberflachen [DammQ06]. Demgegeniber ist das Netz
in der Euler-Betrachtungsweise fest mit dem Raum verbunden und verformt
sich nicht, die exakte Betrachtung von freien Oberflachen ist problematisch.
Werden beide Anséatze kombiniert, kdnnen ihre jeweiligen Vorteile in einer
sogenannten relativkinematischen Betrachtungsweise genutzt werden. Bei
dieser Betrachtungsweise, auch gemischte Lagrange-Euler-Betrachtungs-
weise genannt, wird eine in Abbildung 4.1 dargestellte Zwischen- oder Re-
ferenzkonfiguration auf dem Weg von der Ausgangs- zur Momentankonfi-
guration eingefuhrt. Die Ausgangskonfiguration entspricht der Abbildung Z
der materiellen Punkte Z des Korpers B. Durch die Rollbewegung ¢ neh-
men die materiellen Punkte unter Einwirkung der auReren Einflisse den Ort
(Momentankonfiguration)

z=¢(Z,1) (4.8)

mit V4 der Abbildung der materiellen Punkte Z

ein [Fada02]. Die Abbildung » ist mit der Fihrungsgeschwindigkeit des Sys-
tems verbunden und wird in Euler-Koordinaten beschrieben. Die Verformung
geschieht relativ zur Referenzkonfiguration durch die Abbildung ¢ in Lagran-
ge-Koordinaten, so dass der Ort der materiellen Teilchen in

2=¢(x(Z.1)1) (“9)

Uberfuhrt werden kann [Fada02].

Diese relativkinematische Beschreibung hat sich als kinematische For-
mulierung stationar rollender Korper aufgrund ihrer Effektivitat etabliert
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[DammO0§6], [Brin07], [Zief08]. Die Effektivitat des Ansatzes beruht darauf, dass
die grolRe Bewegung eines rollenden Korpers, verknlpft mit elastischer De-
formation, zergliedert wird. Die Rollbewegung ¢ kann in eine Starrkdperbe-
wegung y , die Rotation, und eine Deformation 4 zerlegt werden [Brin07].
Mathematisch wird dies beschrieben als?’

d=goy, @1
mit X der Starrképerbewegung
é der Deformation und
1/ der Rollbewegung [DammO06].

Zu einem Zeitpunkt : sieht der Beobachter ein beliebiges Teilchen an der
Stelle Z* mit seinen Eigenschaften. Dabei sind die zeitlichen Anderungen
nicht mehr feststellbar. Somit werden das stationare Rollen und die Dynamik
raumlich, unabhangig von der Zeit, beschrieben, so dass rechenintensive
Zeitintegrationsverfahren nicht bendétigt werden [AT6.10], [Brin07]. Vorteilhaft
fur die Berechnung des Kontakts zwischen rollendem Korper und dessen Un-
terlage ist die Moglichkeit die raumliche Netzdichte allein im Kontaktbereich
zu erhoéhen [AT6.10], [Brin07].

Erste Ansatze relativkinematischer Beschreibungen von ebenem Rollkon-
takt werden zunachst von Oden und Lin [Oden86] vorgestellt, sowie von einer
Vielzahl von Autoren weiter entwickelt und eingesetzt [Fari92], [Nack93],
[Nack00], [DammO06], [Brin07], [Zief08]. Nackenhorst [Nack93] zeigt 1993 erst-
mals die Korrelation zwischen der relativkinematischen Beschreibung von
Rollkontakt und der zur Beschreibung von Fluid-Struktur-Kopplungen sowie
unelastischen Deformationsprozessen [Rodr98] vorgeschlagenen Arbitrary
Lagrangian Eulerian-Methode®?, kurz ALE-Methode auf. Aus diesem Grund
verwenden Nackenhorst [Nack93], [Nack00], [Nack04] und spater auch weite-
re Autoren die seine Implementierung verwenden bzw. weiterentwickeln
[DammO06], [Brin07] die Bezeichnung ALE. Haufiger sind international bei

2! Zur Unterscheidung der Variablen in den einzelnen Konfigurationen sind die in Anhang A.1 einge-
flihrten Konventionen zu beachten.

2 engl. fiir Beliebige Lagrange-Euler(-Methode)
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[Fari92] und spater bei [Kabe00], [Olat04], [Ghor06], [Raok07], [Stee11] hin-
gegen die Bezeichnungen Steady-State-Rolling based on Mixed Lagrangian/
Eulerian Formulation®®, kurz MLE, Moving-Reference-Frame-Technique® und
sowohl fiir eigene als auch kommerzielle Implementierung gebrauchlich. In-
nerhalb des FE-Programmsystem ABAQUS wird die Bezeichnung Steady-
State-Transport fir eine gemischte Lagrange-Euler-Betrachtungsweise ver-
wandt, wohingegen ALE in Zusammenhang mit der Modellierung von Akustik-
Struktur-Kopplungen verwendet wird [AB6.10]. In dieser Forschungsarbeit
wird in Anlehnung an die international gebrauchlichste Bezeichnung die Ab-
kirzung MLE verwendet.

¢
Ausgangskonfiguration /\ Momentankonfiguration
L)
) g
Abbildung
p=9¢°x
é
Rotation / L
Translation Deformation
Referenzkonfiguration

Abbildung 4.1:  Zwischen- oder Referenzkonfiguration auf dem Weg von der Ausgangs-
zur Momentankonfiguration, [Schi10], &hnlich [Nack04], [DammO6], [Brin07].

Wird die Bewegung eines Teilchens durch Geschwindigkeiten beschrieben,
stellen
e V=V(Z1) die materielle Geschwindigkeit,

o v=v(z¢) die rdumliche Geschwindigkeit und

° V((i),f) die Geschwindigkeit eines materiellen Teilchens beziiglich der
Referenzkonfiguration dar.

Innerhalb einer kontinuumsmechanisch konsistenten Theorie gilt

% engl. fiir stationarer Rollzustand basierend auf (gemischter) Lagrange/Euler-Formulierung

2 engl. fiir bewegter Referenz-Rahmen-Technik
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V(Z)=v(zt)=vps) 4.2)

so dass sich die Geschwindigkeit eines materiellen Teilchens bezuglich der
Referenzkonfiguration aus der Relativgeschwindigkeit v relativ zur starrkor-
perbewegten Referenzkonfiguration und der konvektiven Geschwindigkeit ¢
zusammensetzt [Brin07], [DammO06]

V=2 Gradh-w=9+c 4.3)
Y
x
mit N der Relativgeschwindigkeit relativ zur starrkdrperbewegten Referenzkon-
M figuration
¢ der konvektiven Geschwindigkeit und

w der Flihrungsgeschwindigkeit.
Die konvektive Geschwindigkeit ¢ setzt sich aus dem relativen Gradienten
des Verschiebungsfeldes und der FlUhrungsgeschwindigkeit w zusammen.
Die Fuhrungsgeschwindigkeit w kann durch [Brin07], [DammO06]

. dy o
w=y=—="2 +Qx (44)
arT s T

mit Q dem Vektor der Winkelgeschwindigkeiten

berechnet werden. Flr den Fall stationaren Rollens wird der erste Term der
Gleichung (4.4) zu Null [Brin07], [DammO6], [AT6.10].

Bilanzgleichungen

Uber Bilanzgleichungen werden unabhéngig vom Material grundlegende Zu-
sammenhange mechanischer Problemstellungen formuliert und sie entspre-
chen bei unveranderlichen Bilanzgrofien den Erhaltungssatzen [Wrig01]. Fur
glatte Felder konnen sie als globale Aussagen als Differentialgleichungen for-
muliert werden [Brin07]. Bilanzgleichungen in der Kontinuumsmechanik sind
Massen-, Impuls-, Drehimpuls- und Energiebilanz sowie die Entropiebilanz,
wobei diese nur fiir reversible Prozesse ein Erhaltungssatz ist [Wrig01].
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Die Massenbilanz besagt, dass ein materielles Teilchen der Masse d » und
des Volumens d 1 , das die Ausgangsdichte p, besitzt, sein Volumen und sei-

ne Dichte andern kann, nicht aber seine Masse [Wrig01].

M:J.p0 drv= dev: J‘/}dﬁzkonst‘ (4.5)
B #(B) 7(B)

mit  p,. 2,2 den mit dem Volumen veranderlichen Massendichten und
V,v,v  den Volumina in der jeweiligen Konfiguration.

Mit der Forderung, dass fiir ein materielles Teilchen kein Massenaustausch
liber dessen umhiillende Oberflache stattfindet sowie keine Anderung der
Masse durch Produktion oder Abfuhr im Inneren erfolgt, kann mit dem in
[Nack04] hergeleiteten Zusammenhang (da von der Ausgangs- zur Referenz-
konfiguration keine Volumenanderung stattfindet)

pn:'ﬁ:Jp (4.6)

mit der Jacobi-Determinante des materiellen Deformationsgradienten F
[Nacko04],
der lokale Massenerhalt mit Gleichung (4.3) in der aktuellen

|

T +pdivv+div(pe)=0 (4.7)

x

und in der Referenzkonfiguration

%
ot

+ A DivV+Div(pw)=0 (4.8)

X

hergeleitet werden. Auf Basis der Gleichungen (4.8) kann gezeigt werden,
dass die stationdre Rollbewegung innerhalb der gewahlten Referenzkonfi-
guration nur maoglich ist, wenn der Korper homogen ( Gradp-w=0) bezlglich
seiner Rotationsachse ist [Nack04]. Fur stationares Rollen verschwinden die
Zeitableitungen, so dass der Materialfluss iber die Rander gleich Null ist. Fir
ausflihrliche Herleitungen des Materialdeformationsgradienten und dessen
Jacobi-Determinante sei auf [Fada02], [Nack04], [Damm06] und [Brin07]
verwiesen.
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Die Impulsbilanz ist zur Beschreibung der Bewegung eines Korpers grundle-
gend, da der Impulsvektor die Geschwindigkeits- und Massenverteilung eines
Korpers verbindet und somit als globale Grofe zur Beschreibung des kineti-
schen Zustandes dient [Wrig01]. Die materielle zeitliche Anderung des Impul-
ses 1 entspricht der Summe aller am Koérper von auf3en einwirkenden Ober-
flachen- und Volumenkraften

dI
Ezf (4.9)
mit 1 dem Impuls und
f den von aullen einwirkende Oberflachen- und Volumenkréfte.
Fir den Impuls eines Kdrpers gilt
I:IpovdV: Ipvdv (4.10)
B #(B)

mit Po der Ausgangsdichte.

Die einwirkenden Krafte werden aus der Volumenkraftdichte p-b und den

Spannungsvektoren t an der Oberflache integriert

f= j p-bdv+ Itda (4.11)
#(B) o¢(B)

mit p-b  der Volumenkraftdichte,
t den Spannungsvektoren und
a der Flache.

Aus Gleichung (4.10) und (4.11) lasst sich die Impulsbilanz fir die Momentan-
konfiguration als

il

pvdv= [ p-bdv+ [tda (4.12)
! s

¢(B) o¢(B)

schreiben [Fada02]. Mithilfe des Gaussschen Integralsatzes25 und dem Cau-
chy-Therorem?® kann die lokale Form unter der Voraussetzung der Stetigkeit

% Der Gausssche Integralsatz Uberfuhrt ein Flachenintegral in ein Volumenintegral: Die Divergenz
einer GroRe ist gleich dem Fluss dieser GroRe liber die geschlossenen Grenzen des Gebietes.

% Das Cauchy-Theorem verkniipft den Spannungsvektor t und den Cauchy-Spannungstensor ¢
Uber die Flachennormale n durch t =¢-n.
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und hinreichender Differenzierbarkeit des Integranden in der rdumlichen Form
geschrieben werden [Brin07], [DammO06]

p%;pmmm (4.13)
t

mit c dem Cauchy-Spannungstensor.

In der MLE-Referenzkonfiguration lautet die aquivalente Formulierung
[Fada02]

ﬁ%E:ﬁB+Dwﬁ (4.14)
t

mit 5 dem ersten Piola-Kirchhoff-Spannungstensor in der Referenzkonfigurati-

on.

Nach dem Drehimpulserhaltungssatz ist die zeitliche Anderung des Dreh-
impulses J gleich der Summe aller am Koérper angreifenden Momente. Durch
Aufstellen der Drehimpulsbilanz, Umformungen und Betrachtung der lokalen
Form in den verschiedenen Konfigurationen werden die Symmetrien der
Spannungstensoren geliefert [DammO6], [Brin07]

6=c¢’ S=87 P-F =P".F (4.15)
mit - dem zweiten Piola-Kirchhoff-Spannungstensor in der Referenzkonfigura-
tion und
F dem materiellen Deformationsgradienten.

Die Gesamtenergie eines Systems ist additiv aus der inneren Energie und
der kinetischen Energie zusammengesetzt. Die Energiebilanz, auch als Erster
Hauptsatz der Thermodynamik bekannt, besagt, dass die Anderung von inne-
rer Energie U und kinetischer Energie K eines Korpers durch die Leistung
der einwirkenden Krafte w und der Warmezufuhr Q beschrieben wird

U+K=W+Q (4.16)
mit der kinetischen Energie eines Korpers,
der inneren Energie eines Korpers,

der Leistung der einwirkenden Krafte und

o S S =

der Warmezufuhr.
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Die Formulierungen fir v, K, w und O konnen im Einzelnen [Wrig01],
[Will03] und [Brin07] entnommen werden.

Die Entropiebilanz korrespondiert mit dem zweiten Hauptsatz der Thermo-
dynamik und sagt aus, dass die zeitliche Anderung der Entropie s immer
groRer oder gleich der Warmezufuhr bezogen auf die absolute Temperatur 9
ist. Fur detaillierte Formulierungen sei auf [Wrig01] und [Will03] verwiesen.

Konstitutive Beziehungen

Die bis hier dargestellten kinetischen und kinematischen Zusammenhénge
gelten unabhangig vom betrachteten Material. Da aus der Realitat bekannt ist,
dass unterschiedliche Materialien der gleichen Belastung unterschiedliche Wi-
derstéande entgegensetzen, und die Zahl der Bilanzgleichungen kleiner als die
Zahl der Unbekannten ist, missen Materialgleichungen definiert werden. Drei
Impulsbilanzen, der Massen- und der Energiebilanz stehen drei Verschiebun-
gen, sechs Spannungen (aufgrund der Symmetrie des Spannungstensors), ei-
ne Dichte, eine Temperatur, drei Warmestrome, eine spezifische Innere Ener-
gie und eine spezifische Entropie gegenuiber [Wrig01], [Will03]. Die Material-
gleichungen werden unter Beachtung der Prinzipien der Materialtheorie ge-
wonnen [Wrig01]. Das Prinzip des Determinismus besagt, dass der Span-
nungszustand eines materiellen Punktes durch die Vorgeschichte der Bewe-
gung des materiellen Kérpers eindeutig bestimmt ist. Den Zustand eines ma-
teriellen Teilchens beeinflusst nur die ndhere Umgebung, Fernwirkungen kon-
nen vernachlassigt werden. Neben dem Prinzip der lokalen Wirkung hat auch
der betrachtete Zeitraum Auswirkung auf den Spannungszustand. Je nach
Materialgedachtnis haben weiter zuriickliegende Ereignisse mehr oder weni-
ger Einfluss auf den aktuellen Zustand. Die Materialgleichungen missen dem
Prinzip der thermodynamischen Zuldssigkeit genligen, dirfen demnach die
Hauptsatze der Thermodynamik nicht verletzen. Dem Prinzip der Kausalitat
folgend werden, um Ursache und Wirkung zu beschreiben, die Unbekannten
in unabhangige und abhangige Variablen unterteilt. Obwohl die Wahl der un-
abhangigen und abhangigen Variablen grundsatzlich willkirlich ist [Will03],
sind klassisch Temperatur und Bewegung fir einen thermoelastischen Korper
unabhangige Variablen, welche Spannung, Warmestrom, Energie und Entro-
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pie als abhangige Variablen beeinflussen [Wrig01]. Alle Materialgleichungen
besitzen den gleichen Satz unabhangiger Variablen (Prinzip der Aquipréa-
senz). Das Prinzip der Objektivitat besagt, dass die Gleichungen unabhangig
vom Bezugssystem gelten. Das heil}t, dass verschiedene Beobachter immer
auf den gleichen Spannungszustand schlieRen. Ferner sind die Materialglei-
chungen unveranderlich gegentber Starrkdrperbewegungen. Zuletzt erfordert
das Prinzip der materiellen Symmetrie, dass die Materialgleichungen die Sym-
metrieeigenschaften des Materials wiedergeben [Wrig01], [Will03], [DammO06].

Zur Loésung kann eine abstrakte konstitutive Spannungs-Dehnungs-Be-
ziehung eingeflihrt werden, die fiir Standardmaterialien als

Gzpw.lﬂ (4.17)
OF
mit \Tl der spezifischen Helmholtzschen Freien Energiefunktion,
Q, den internen Variablen und
7 der Temperatur

geschrieben werden kann [Brin07]. Fur die abhangige Variable der freien
Energie werden Ansatze gewahlt, deren Parameter durch Experimente be-
stimmbar sind. Die gewahlte Potentialfunktion entspricht der spezifischen frei-
en Helmholtzschen Energie, die vom Bezugssystem unabhangig ist und hier
pro Masseneinheit definiert ist [Holz00]. Fur isotropes Materialverhalten wird

die freie Energie ¥ als Funktion der Invarianten des Greenschen Verzer-
rungstensors E ausgedrickt

Y(E)=Y (1,,11,.11,) (4.18)
mit Iy I, III;  den Invarianten des Greenschen Verzerrungstensors E |
wobei die Invarianten 1., 11, III,,

1, =spE (4.19)

1, :%((spn)z ~sp(E?)) (4.20)
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111, =detE (4.21)

mit E dem Greenschen Verzerrungstensor

lauten [Wrig01], [Will03], [Abs09]. Fur spezifische Materialien sind nun Ansat-
ze zu finden, die das experimentell ermittelte Materialverhalten durch Materi-
alparameter geniigend genau wiedergeben. Es haben sich Polynomansatze
etabliert [Will03]. Fir linear-elastisches Materialverhalten kann

o 2
l{I(E) =Cyol g +Co10 1l (4.22)

mit Cy00 Cor0 den materialabhangigen Parametern

gewahlt werden.

Zur Beschreibung nichtlinearer Elastizitadt (Hyperelastizitat) bei finiten De-
formationen ist es nach [Will03] im Allgemeinen gunstiger, die freie Energie
durch die Invarianten des Greenschen Deformationstensors 7.,11 ., 11l . darzu-

stellen, anstatt direkt durch die Invarianten des Verzerrungstensors E . Weite-
re Formulierungen fur die freie Energie sind notwendig, um zum Beispiel das
komplexe nichtlineare Materialverhalten von Gummi abzubilden. Der Inkom-
pressibilitat von Elastomeren begegnet man durch eine Unterteilung der Ener-
giefunktion in einen volumetrischen und einen deviatorischen Anteil. Die Inva-
rianten des isochoren Anteils werden dann durch einen Uberstrich z.B. 7. ge-

kennzeichnet, aulerdem wird 1/, durch J ersetzt (fir weitere Ausflihrungen

siehe [Will03]). Inkompressibilitat kann zum Beispiel durch die Lagrangesche
Multiplikatoren Methode berlcksichtigt werden [Wrig01]. Fur Elastomere exis-
tieren als bekannte phanomenologische Materialformulierungen beispielswei-
se das Mooney-Rivlin-, das Marlow- oder das Neo-Hooke-Modell. Das Moo-
ney-Rivlin-Materialmodell wird in [Abs09] durch

~ - — 1 )
F=c, (T ~3)rey e -3)e (7 -1f (4.23)
1
mit Clo5Co1> Dy den temperatur- und materialabhdngigen Parametern und
J
Ju= 3 dem Mal der elastischen Verzerrung, mit
(1+£,)
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&, der thermischen Expansion

angegeben und das Marlow-Materialmodell hat die Form

\Il:\?m(]c)prl

vol

() (4.24)

wobei der deviatiorische Anteil durch Anpassung an uniaxiale, aquibiaxiale
oder planare Testdaten erhalten wird. Der volumetrische Anteil kann mittels
volumetrischer Testdaten, der Poissonzahl oder der Angabe von lateralen
Dehnungen in den Testdaten des deviatorischen Teils definiert werden. Fur
eine ausfihrliche Herleitung der Invarianten des Greenschen Deformations-
tensors [.,11.,1lI. sowie fir weitere physikalische und ph&nomenologische

Materialmodelle zur Abbildung der Hyperelastizitat sei auf [Oden86], [Will03]
und [Abs09] verwiesen. [Wrig01] und [Abs09] zeigen Beispiele fir die Anpas-
sung der Modelle an Testdaten.

Um viskoelastisches Materialverhalten, also die zeitabhangige Dehnungs-
zunahme bei konstant anliegender Spannung, die zeitabhangige Spannungs-
abnahme bei konstant anliegender Dehnung, sowie die frequenzabhangigen
dynamischen Moduli abzubilden, werden sogenannte rheologische (zeitab-
hangige) Modelle eingesetzt. Zur Abbildung des Flie3- und Verformungsver-
haltens eines Volumenelements wurden bereits eine Vielzahl von Modellen
aus Kombinationen von Feder-, Dampfer und Reibelementen entwickelt
[Wrig01], [Silb05], z.B. das Kelvin-Voigt-(KV-)Element?’. In ABAQUS kann
Viskoelastizitat im Zeit- und Frequenzbereich durch eine Parallelschaltung
von h Maxwell-Elementen®® mit einem Federelement abgebildet werden
[Abs09], [AB6.10]. Das so gebildete Modell wird allgemeines oder generali-
siertes Maxwell-Element genannt [Wrig01]. Durch das parallele Federelement
reagiert das Material auf einen Spannungssprung zunéchst elastisch und
kriecht mit der Zeit gegen einen Grenzwert konstanter Dehnung [Wrig01]. Um-
gekehrt geht bei konstanter Dehnung die Spannung auf einen konstanten
Grenzwert zu. Jedes der einfachen Maxwell-Elemente bildet eine definierte
Relaxationszeit r, und eine Relaxationsstarke ab, so dass theoretisch das

z Kelvin-Voigt-Element: Parallelschaltung von Feder- und Dampfer-Element, vgl. Abschnitt 4.3.1

% Maxwell-Element: Serienschaltung von Feder- und Dampfer-Element
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reale Materialverhalten mit einer gentigend grof3en Anzahl an einfachen Max-
well-Elementen darstellbar ist. Physikalisch gesehen approximieren die Max-
well-Elemente ein kontinuierliches Relaxationsspektrum an diskreten Stitz-
stellen [Kopr11]. Der Relaxationsmodul G() eines verallgemeinerten Maxwell-
Modells kann nach [AB6.10]
h
Gt)=G,+3'G. -1 ) (4.25)
=6, +2.6,ex0( 7/
mit G dem Langzeit-Schubmodul fiir £ — o0,
G, dem Relaxationsmodul des i-ten Maxwell-Elements und

h der Anzahl an Maxwell-Elementen
geschrieben werden. In kommerziellen FE-Programmen wird vielfach der nor-
malisierte Relaxationsmodul g(r) eingefihrt

g(t):GGi(t) (4.26)

mit G, dem Anfangsschubmodul fir #=0.
Durch Einsetzen der Gleichung (4.25) in Gleichung (4.26) kann der normali-

sierte Relaxationsmodul g(t) nach [Berg05]

g(z):l—g g, [1—exp(— % , D 4.27)

mit g, dem normalisierten Relaxationsmodul des i-ten Maxwell-Elements

geschrieben werden. Aufgrund der Reihenentwicklung wird der Modellansatz
innerhalb von kommerziellen FE-Programmen auch Prony-Reihe genannt
[AB6.10]. Zur Anpassung des Modells an Testdaten wird Ublicherweise zu-
nachst die Anzahl der Terme der Reihe (Prony-Terme) vorgegeben. Der An-
fangsschubmodul G, und die dimensionslosen Relaxationsmoduli g, wer-

den dann innerhalb des Programms durch Curve-Fitting bestimmt. In [Abs09]
werden Beispiele fiir die Anpassung der Modelle an Testdaten aufgezeigt.
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4.1.2 Finite Elemente Methode

Formulierung
Die in Abschnitt 4.1.1 dargestellten (Differential-) Gleichungen zur Beschrei-
bung des elastischen Kontinuums bilden zusammen mit Randbedingungen
das Anfangsrandwertproblem der Kontinuumsmechanik. Dieses muss meist
numerisch mithilfe der Finite Elemente Methode (FEM) auf Basis einer Varia-
tionsformulierung geldst werden [Wrig01], [Will03], [DammO06], [Brin07]. Analy-
tische Losungen sind nur selten moglich.

Randbedingungen beschreiben die Einbindung eines Korpers in seine Um-
gebung. Auf dem Rand eines Korpers sind

e geometrische oder Dirichletsche Randbedingungen, durch die Ver-
schiebungen vorgeschrieben werden ¢=¢ und

o statische, natirliche oder Neumannsche Randbedingungen, die
Spannungen oder Kréfte vorschreiben p.a =T (in der Referenzkonfi-

guration)
denkbar () kennzeichnet von aufien eingepragte Krafte. Die Anfangsbedin-
gungen fur das Verschiebungsfeld werden durch ¢=¢, und v=v, fir den Zeit-
punkt =z, definiert.

Als Ausgangspunkt fiir die weiteren Uberlegungen dient in [Dammo06],
[Brin07] die Impulsbilanz in der Referenzkonfiguration

Hv =pb+DivP (4.28)

die hier in der starken Form der Differentialgleichung angegeben ist.

Da es sich bei der Methode der Finiten Elemente um ein Naherungsverfah-
ren handelt, 16st sie nicht die starke Form sondern die schwache Form der
Bewegungsgleichung, die das integrale Mittel der starken Form tber dem L6-
sungsgebiet ist [DammO06]. Zur Lésung von Gleichungen im integralen Mittel
wird aufgrund der guten Systematisierbarkeit und Programmierbarkeit das
Prinzip der virtuellen Verschiebungen angewandt. Die Gleichung wird mit ei-
ner gedachten Testfunktion, der virtuellen Verschiebung Jd¢=n, die den Ver-

schiebungsrandbedingungen genidgen muss, multipliziert. Im Rahmen der
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MLE muss besonders beachtet werden, dass diese virtuelle Verschiebung
genau den Ort betrifft an dem sich ein materielles Teilchen befindet, nicht wie
in der materiellen Betrachtungsweise ublich die Bewegung des Teilchens
[Brin07]. Zusatzlich missen die dargestellten Neumannschen Randbedin-
gungen erflllt werden. Die Integration Gber das Volumen bzw. den Neumann-
Rand ergibt [Nack04], [Brin07]
[(pB+Dive-pv)ndi+ |

#(B) oy (B

T—f’~ﬁ)-ndé:0 (4.29)
)

mit n den virtuellen Verschiebungen.

Umformungen unter Beriicksichtigung der Produktregel fir die Divergenz und
des Gaussschen Integralsatzes fuhren zu [Nack04], [Brin07]

J. pv-ndv+ J P--Grad ndv= Iﬁ5~ndﬁ+ JTnd& (4.30)
7(B) 2(8) 2(8) az(B)
mit l(fg{’ vndy der Virtuellen Arbeit der Tragheitskréfte,
;,(BI)A) Grad ndv der Virtuellen Arbeit der inneren Krafte
Z([,,'[)B.nd‘; der Virtuellen Arbeit der Volumenkréafte und
W(g'"d a der virtuellen Arbeit der Oberflachenkréafte.

Im Rahmen der MLE muss auf die genaue Bestimmung der virtuellen Arbeit
der Tragheitskrafte (erster Term der Gleichung (4.30)) geachtet werden
[Brin07]. Mit Gleichung (4.3) fur die Geschwindigkeit der Teilchen und der
Beschleunigung beztglich der Referenzkonfiguration wird der erste Term zu

_[ pv-ndd = J. ,b[av +Gradv~wJ~nd\3 (4.31)
£(8) Adm \ Ol
[ ov . P .
= j p[— +2Gradv-w+Grad(Grad¢-w)-w]~I]dv (4.32)
(8) o x
X
mit ¢ dem Vektor der Relativbewegung.

Der zweite Summand des Integrals auf der rechten Seite der (4.31) wird nach
[Nack00] folgendermafien umgeformt
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Jﬁq -Gradv-wdv = JDiV(ﬁq-vw)dQ— Jﬁv-Gradq-wdﬁ— Iv-nDiv(/}w)dO (4.33)

#(B) #(B) #(B) #(B)

Fir Korper die, homogen bezuglich ihrer Rotationsachse sind (vgl. Gleichung

(4.8)), entfallt der letzte Term der Gleichung (4.33). Der erste Term auf der

rechten Seite der Gleichung wird mithilfe des Gaussschen Integralsatzes zu
.[Div(ﬁ'q-vw)dﬁz jﬁn'vwfldd (4.34)

#(B) o7(B)
so dass auch dieser Term unter der Annahme, dass w Ln gilt, verschwindet.
Er liefert im Falle spezieller Randbedingungen einen Beitrag [Nack04],
[Brin07]. In den verbleibenden Teilen fir den Tragheitsterm wird die materielle

Geschwindigkeit der Teilchen bezlglich der Referenzkonfiguration eingesetzt,
so dass die entstehende Gleichung nur noch einfache Gradienten enthalt

[ pvmai=[ 22

7(B) #(B)

s ob o R
d -Grad= -w——=1| Gradn-w |d
) n v+l(J;§J[n ra 6!1 w 511 ras nw] \Y
- jﬁ(Grad@-w)(Gradn-w)dﬁ (4.35)
#(B)

Wird fir diese Gleichung der stationdre Fall betrachtet, werden alle Terme,
die Zeitableitungen enthalten zu Null [Nack04], [Brin07]. Es folgt fir die virtuel-
le Arbeit der Tragheitskrafte

[ pvnad=- [ plGradp-w)Gradn-w)ds (4.36)
#(8) 2(B) .
Linearisierung

Nach [Brin07] kann die schwache Form (4.30) geometrische und materielle
Nichtlinearitaten, sowie Nichtlinearitdt aufgrund veranderlicher Randbedin-
gungen enthalten. Um diese nicht-linearen Gleichungen, auch wenn sie nicht
mehr zeitabhangig sind, numerisch z.B. mittels des Newtfon-Verfahren zu 16-
sen, ist eine kontinuumsmechanisch begrindete Linearisierung der Differenti-
algleichung erforderlich [Nack04], [Brin07]. Die Linearisierung der Bewegung
¢ erfolgt durch eine Taylor-Reihenentwicklung bis zum linearen Term. Fir die

Bewegung ¢ und eine davon abhangige Funktion F($) gelten
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r+/\1‘i‘>: I$+A$ (437)
F()=F(6+24)=F(¢)+ar(§)+r (4.38)

N od (s a
‘o)=—F| 4.39
L] o

mit ‘¢  der bekannten Lésung zur Zeit ¢,

A‘i) dem unbekannten inkrementalen Schatzer und
R dem Fehlerterm.

Mit diesen Vorschriften kdnnen die nichtlinearen Terme der Bewegungsglei-
chung entsprechend [Brin07] in der schwachen Form linearisiert werden, so
dass flr die Tragheitskrafte im stationaren Fall

J. P ;:vﬂd& =— I ﬁ(Grad ’$~w)(Gradq~w)d\3— jﬁ(GradA$~w)(Gradn~w)d& (4.40)

#(B) #(B) #(8)

und fur die virtuelle Arbeit der inneren Krafte

j’*A’IA’A-Grad ndv =- I Gradn--Grad ' 'S dv+ IGmdn--Gmd AG- ‘Sdv
s

7(8) 7(8) 7(8)

(4.41)

~ ~\T ~ ~\T ~
+ J. Gradn--Grad '¢- ’C~-((GradA¢) ~Grad'¢+(GradA¢) AGradAd)jd\?

#(B)

mit e dem konstitutiven tangentialen Tensor 4. Ordnung

gilt. Hierbei driickt ‘'C die zeitliche Abhangigkeit des Materialtensors aus. Un-
ter der Annahme, dass sie konstant sind, miissen die Terme der Volumen-
und Oberflachenkrafte nicht linearisiert werden [Brin07].

Diskretisierung

Der betrachtete Kérper B wird ndherungsweise durch n, finite Elemente T,
B Jr, (4.42)
e=1

mit r den Finite Elementen und

e
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ng der Anzahl der finiten Elemente

diskretisiert. Nach Unterteilung des Koérpers in n, Elemente werden nun die
Finite-Elemente-Gleichungen in Matrix-Schreibweise gezeigt. Auf Element-
ebene wird als Ansatzfunktion fir die Verschiebungen eines Elementes

¢ (r.0)=N(r)X(r) (4.43)

mit N der Matrix der Formfunktionen und
X(t) dem Vektor der Knotenverschiebungen

gewahlt [DammO06], [Brin07]. Die Formfunktionen in der Matrix N sind Interpo-

lationsfunktionen fur die Verknipfung von Elementverschiebungen in einem
beliebigen Punkt und Element-Knoten-Verschiebungen.

Da das Verfahren der Finiten Elemente die Matrizenschreibweise bedingt,
mussen alle unabhangigen Grofien als Matrizen bzw. Vektoren geschrieben
werden. Dies gilt sowohl fir die Materialgleichungen als auch fur die Bewe-
gungsgleichung des elastischen Kontinuums. In [Wrig01], sowie bei [Brin07]
wird gezeigt, dass die schwache Formulierung des Prinzips der virtuellen
Arbeit in Matrix-Schreibweise als

TNIT(IK—W)AX:"NIT (xwfe +'f - [fo) (4.44)
mit K der Steifigkeitsmatrix,
w der MLE-Inertialmatrix,
f; den MLE-Tragheitskraften,

f, den Kraften der eingepragten Lasten und

f den Knotenkraften

c

geschrieben werden kann. Hierbei ist K die Steifigkeitsmatrix, die aus einem
geometrischen Anteil und aus einem Anteil aus Verschiebungsrelation und
der Materialmatrix zusammensetzt. Die Matrix W reprasentiert nach [Brin07]

die MLE-Inertialmatrix, f; die MLE-Tragheitskrafte und f, die Krafte der ein-

gepragten Lasten. Die Knotenkrafte f, sind die dem inneren Spannungszu-
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stand aquivalenten Krafte. Die Gleichung gilt unabhangig von den Knotenver-
schiebungen und erweitert sich im Fall von Kontakt um die Kontaktsteifigkeits-
matrix K, und einen aquivalenten Kraftvektor f,. Fur eine ausfuhrlichere Her-

leitung der diskreten Finite Elemente Formulierung in Zusammenhang mit der
gemischten Lagrange-Euler-Betrachtungsweise sei auf [DammO06] und
[Brin07] verwiesen.

Im Falle dynamischer Berechnungen wird die Gleichung (4.44) um den
Tragheitsterm bestehend aus Massenmatrix und Relativbeschleunigung er-
weitert. Es ergibt sich ferner ein Term aus dem zweiten Integral von Glei-
chung (4.35) aus der antisymmetrischen, gyroskopischen Matrix G und der
Relativgeschwindigkeit. Damit lautet die dynamische Finite Elemente Bewe-
gungsdifferentialgleichung

o*'X

62 +Q87X
t

M +((K- WK, JAX= -, (4.45)
t
Ve

mit G der antisymmetrischen gyroskopischen Matrix,

K. der Kontaktsteifigkeitsmatrix und

f, dem &aquivalenten Kraftvektor.
Die zusatzlichen Terme existieren fir den stationéren Rollvorgang zunachst
nicht. Wird aber die Systemdynamik durch eine lineare Stérungsrechnung um
den linearisierten, vorbelasteten stationaren Rollzustand simuliert, werden die

beiden Terme bendtigt, so dass die Bewegungsgleichung fiur die lineare St6-
rungsrechnung

MX+QX+('5—E+5(,)X:FKO) (4.46)
mit X dem Vektor sehr kleiner Bewegungen aufgrund linearer Stérungen und
F,  dem Vektor der Knotenkrafte,

lautet. Der Vektor X beschreibt sehr kleine Bewegungen aufgrund linearer
Stérungen. Er wird linear dem Verschiebungsvektor des vorbelasteten Zu-
standes superpositioniert. Entsprechend wird auch der Vektor F, den Kno-
tenkraften des vorbelasteten Zustandes superpositioniert.
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Soll innerhalb der dynamischen Berechnung auch Dampfung abgebildet wer-
den, wird Gleichung (4.46) um die viskose Dampfungsmatrix D, und die
Strukturdampfungsmatrix D erweitert [AT6.10], so dass fiir die Bewegungs-
gleichung

MX+[D, +G)X+('K-W+K,+D)X=F, () (4.47)

mit D, der viskoser Dampfungsmatrix und
D,  der Strukturdampfungsmatrix.

folgt.

Eigenschaften der Systemmatrizen

Die Massenmatrix M des Systems ist symmetrisch und positiv definit. Die gy-
roskopische Matrix ist antisymmetrisch besetzt (G" =— G ) und energieneutral.
Dem System wird, obwohl es sich um einen geschwindigkeitsproportionalen
Term handelt, durch die Antisymmetrie keine Energie entzogen. Die Antisym-
metrie fUhrt zu einem Aufspalten doppelter Eigenformen rotationssymmetri-
scher Systeme [Brin07]. Die Steifigkeitsmatrix K ist eine symmetrische und
positiv definite Matrix. Die MLE-Inertialmatrix W ist nicht symmetrisch, nach
[Brin07] kénnen die unsymmetrischen Anteile bei rotationssymmetrischer Dis-
kretisierung vernachlassigt werden. Ferner ist auch die Kontaktsteifigkeitsma-
trix K, nicht symmetrisch. Die viskose Dampfungsmatrix D, bildet geschwin-
digkeitsproportionale Energiedissipation durch Werkstoffe mit linear elastisch
und linear viskosem Verhalten ab. Dadurch werden eine frequenzabhangige
Dampfung und eine Phasenverschiebung zwischen Spannung und Dehnung
erreicht. Die Dampfungsmatrix ist symmetrisch. Die Strukturdampfungsmatrix
D; ist verschiebungsproportional und dem Geschwindigkeitsvektor entgegen
gerichtet. Auf diese Weise wird dem System Energie entzogen. Die dissipierte
Energie ist frequenzunabhangig. In ABAQUS wird beispielsweise das visko-
elastische Materialverhalten, wenn dieses im Frequenzbereich ausgewertet
wird, zu einer Strukturd@mpfungsmatrix formuliert [AB6.10].
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4.1.3 Modellreduktion und Substrukturtechnik

In diesem Abschnitt werden die Grundlagen der Modellreduktionsmethoden,
die in folgenden Abschnitten angewandt werden, erlautert. Modellreduktion
meint im Rahmen dieser Arbeit die Reduktion der Modellfreiheitsgrade ng und
damit die Reduktion der Modelldimension, um kiirzere Rechenzeiten zu errei-
chen. Die Methoden der Modellreduktion werden je nach Autor und For-
schungsgebiet unterschiedlich kategorisiert. Fir die Methoden der Modell-
reduktion mechanischer Systeme bietet sich nach Qu [QuZ04] die Unterschei-
dung nach der Art der beibehaltenen Koordinaten, physikalische (Verschie-
bungen), generalisierte (Eigenwerte) oder hybride (Verschiebungen und
Eigenwerte) an. Koutsovasilis [Kout09] fasst generalisierte und hybride Me-
thoden zu semi-physikalischen Reduktionsmethoden zusammen und erganzt
zusatzlich zu den physikalischen die nicht physikalischen Methoden. In der
vorliegenden Arbeit werden die physikalische Methode Guyan-Reduktion
[Guya65], [Iron65] und die semi-physikalische bzw. hybride Craig-Bampton-
Reduktion [Crai68], die in kommerziellen FE-Programmen verbreitet imple-
mentiert sind, erlautert.

Guyan-Reduktion

Die Guyan-Reduktionsmethode wird 1965 von Guyan [Guya65] und Irons
[Iron65] erstmals vorgestellt. Urspringlich zur Reduktion der Freiheitsgrade
statischer Problemstellungen entwickelt wird sie von einigen Autoren als stati-
sche Reduktion bezeichnet [QuZ04], [Walz05]. Seit ihrer Entwicklung wird sie
vielfach zum Beispiel in der Component Mode Synthesi329 oder bei der Lo6-
sung des Eigenwertproblems groRer Modelle [QuZ04] eingesetzt. Die Mas-
senmatrix wird in der statischen Bewegungsgleichung

KX=F (4.48)

mit Ke®R"™™  der Steifigkeitsmatrix der Dimension ng x ng,

2 Component Mode Synthesis wird im Folgenden diskutiert.
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nicht bertcksichtigt. Der Vektor der Verschiebungen wird unterteilt in die bei-
zubehaltenden oder Master-*° und die reduzierten oder Slave-Freiheitsgrade.
Angelehnt an die englischen Bezeichnungen werden die Indizes m und s in
dieser Arbeit verwandt. Vergleichbar zu den Freiheitsgraden werden auch die
Steifigkeitsmatrix und der Kraftvektor partitioniert und umsortiert [Guya65],

[Iron65]
{Kmm K, me }z{Fm } (4.49)
K, KX F,

mit Xm €M™ den Verschiebungen an den Master-Freiheitsgraden,

XS eR"  den Verschiebungen an den Slave-Freiheitsgraden,
F,, den Kraften an den Master-Freiheitsgraden,
F, den Kraften an den Slave-Freiheitsgraden, und
K,.. K., K, K, denpartitionierten Steifigkeits-Untermatrizen.
Ausmultiplizieren der linke Seite der Gleichung (4.49) liefert zwei Gleichungen

K,.X,+K, X =F, (4.50)

K, X, +K; X, =F, (4.51)

von denen die Gleichung (4.51) nach der Verschiebung der Slave-Frei-
heitsgrade aufgel6st werden kann

X,=-K.K, X, +KF, (4.52)

s X5 sm

Die Gleichung (4.52) zeigt, dass aufgrund der Linearitat des Modells die Ver-
schiebung an den Slave-Freiheitsgraden aus der Verschiebung an den Mas-
ter-Freiheitsgraden und aus den an den Slave-Freiheitsgraden angreifenden
Kraften resultiert. Wird die Gleichung (4.52) in die Gleichung (4.50) einge-

% Master: engl. fiir Meister- oder Original- bzw. Slave: engl. fiir Sklave- oder Nehmer- (bei [Iron65],
[QuZ04], [Kout09]); Weitere in der Literatur verwendete Begriffe fiir die Masters sind primary (engl. fur
Primar-, Haupt- oder Anfangs-), external (engl. fir AuRere- oder Rand-), retained (engl. fir beibehal-
tene (benutzt in [AB6.10])) oder kept und fur die Slaves secondary (engl. fir Sekundar- oder Neben-,
bei [Gasc89], [QuzZ04]), internal (engl. fur Inner- oder eingebaut, bei [Walz05], [Zehn83]) oder deleted
(engl. fir geloschte oder entfernte)
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setzt, folgt fir die statische Bewegungsgleichung des reduzierten Systems
[Guya65]

K; X, =F, (4.53)
mit K,eR"™ derden Mastern korrespondierende Guyan-Steifigkeitsmatrix und
F, dem aquivalenten Kraftvektor der Master-Freiheitsgrade.

Dabei werden die Guyan-Steifigkeitsmatrix und der aquivalente Kraftvektor
durch Invertieren der Matrix K, gebildet [Guya65]

K,=K,, -K, K/ K, =T(KT, (4.54)
und
F,=F,-K, K/ F=F, +R(F=T,F (4.55)
der kraftunabhangige ,Guyan*-
mit R,--K, K. 99e, =

Kondensationsmatrix,

I i - : i
T, _{ = }Tc R der Koordinatentransformationsmatrix oder globa

R, len Abbildungsmatrix.

Die Koordinatentransformationsmatrix T, wird auf die Freiheitsgrade X an-
gewandt. Zur Bildung der Transformationsmatrix muss zur Berechnung der In-
versen von K ein lineares Gleichungssystem mit sg Freiheitsgraden gelost
werden. Dies ist je nach GroRe des Systems mit groRem Rechenaufwand
verbunden. Der Aufwand kann durch die Gaufi-Jordan-Elimination reduziert
werden [QuZ04]. Die reduzierte Bewegungsgleichung weist nur noch die Di-
mension mg auf. Wird diese in weiteren Berechnungen mehrfach genutzt,
lohnt der numerische Aufwand fir die Reduktion (vgl. Abschnitt 5.3). Die Ver-
schiebungen an den Slave-Freiheitsgraden sind, wenn die Verschiebungen an
den Master-Freiheitsgraden bekannt sind, durch Gleichung (4.52) wieder her-
stellbar, wenn keine dulReren Krafte auf die Slave-Knoten einwirken.

Der Hauptnachteil der Guyan-Reduktion besteht darin, dass durch die Ver-
nachlassigung der Massenmatrix, die Tragheitskopplung zwischen Master-
und Slave-Knoten im reduzierten Modell nicht enthalten ist. Dadurch ergibt
sich bei dynamischen Berechnungen ein eingeschrankter Frequenzbereich, in
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dem ein Guyan-Modell gute Ergebnisse liefert. In der Folge wurden Erweite-
rungen vorgeschlagen, die den Frequenzbereich vergrofern. Die Erweite-
rungen basieren dabei jeweils auf einer Koordinatentransformationsmatrix be-
ziehungsweise globalen Abbildungsmatrix [QuZ04].

Bei der Guyan-Reduktion fiir dynamische Probleme kann die Koordinaten-
transformationsmatrix fiir die Massenmatrix durch folgende Herleitung erhal-
ten werden. Die Bewegungsgleichung des Vollmodells wird bei Vernachlassi-
gung der Dampfungsmatrix als

MX(0)+ KX(r)=F(1) (4.56)
mit MeR"" der positiv definiten, symmetrischen Massenmatrix und
KeR"™r der Steifigkeitsmatrix

angegeben. Analog zu Gleichung (4.49) wird Gleichung (4.56) in die Master-
und Slave-Freiheitsgrade partitioniert [QuZ04]

il i Pl el S

mt M, M M M den partitionierten Massen-Untermatrizen.

Wieder wird angenommen, dass keine Krafte auf die Slave-Freiheitsgrade
einwirken. Der erste Teil der Gleichung (4.57) wird zur Herleitung der Koordi-
natentransformationsvorschrift ausmultipliziert

M, X, () +M X () +K,, X, () +K, X, ()=0 (4.58)

=2 sm

der Annahme, dass keine Krafte an Slave-Freiheitsgraden angrei-

mit F,(1)=0 fen.

Fir X,(r)=0 und X, (r)=0 kann das dynamische Problem aus Gleichung (4.58)
in ein statisches Problem Uberflihrt werden. Dies fiihrt, wie zuvor zu

K, X, () +K X (t)=0 (4.59)

==sm“*m

und der Koordinatentransformationsvorschrift

X()=T; X, (¢) (4.60)
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Da die Transformationsvorschrift T, zeitunabhangig ist, wird nach zweifacher

Differentiation der Beschleunigungsvektor erhalten

X()=1,X,(t) (4.61)

Werden Gleichung (4.60) und (4.61), in (4.57) eingesetzt, erhalt man die Be-
wegungsgleichung des reduzierten Systems

M, X, ()+K X, (0)=F; (1) (4.62)
mit M, =T;MT, der reduzierten Massenmatrix,
K,=T,KT, der reduzierten Steifigkeitsmatrix und
F,(1)=TF(¢) dem &quivalenten Kraftvektor.

Die reduzierten Matrizen und der Kraftvektor werden ausgeschrieben
[Guya65]

K, =K, -K,K,K, =T, KT, (4.63)
M, =M, +K,K'M K'K, -K,K'M, -M_ K'K,=T,MT, (4.64)
F,(1)=F,()-K, K. F ()=F,+R;F ()=T; F() (4.65)

Da fiir die Annahmen X, (s)=0 und X, (¢)=0dynamische Effekte ignoriert
werden, wird das dynamische Verhalten des Vollmodells durch das reduzierte
Modell nur mit Fehlern abgebildet. Diese hangen von den Systemeigenschaf-
ten des Vollmodells und der Wahl der Slave- und Master-Freiheitsgrade ab
[Gasc89], [QuZ04], [Walz05]. Die reduzierte Steifigkeitsmatrix enthalt alle Un-
termatrizen, des Vollmodells, so dass die Strukturkomplexitat erhalten bleibt.
Die reduzierte Massenmatrix enthalt Kombinationen von Massen- und Steifig-
keitsuntermatrizen, so dass das reduzierte Modell das Vollmodell nicht exakt
abbildet [Guya65]. Das elastische Potential und die kinetische Energie von
Vollmodell und reduziertem Modell stimmen trotz der beschriebenen Modell-
fehler Uberein [Guya65], [QuZ04]. Der Fehler der Guyan-Reduktion kann auf-
gezeigt werden, indem die exakte Kondensationsvorschrift fur das Eigenwert-
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problem des Systems hergeleitet wird [QuZ04]. Wird das Eigenwertproblem
des ungedampften Systems

(K- uM)y=0 (4.66)

mit v dem Eigenvektor und

H dem Eigenwert,

wieder nach Master- und Slave-Freiheitsgraden geordnet und ausmultipliziert,
erhalt man

(K, —uM,, ), +(K, —uM, )y =0 (4.67)

(K, —uM,, )y, +(K —uM )y, =0 (4.68)

mit  y,,¥, den aus Slave- und Master-Freiheitsgraden gebildeten Eigenvektoren.

Die Beziehung zwischen Master- und Slave-Freiheitsgraden kann nach Um-
formen der Gleichung (4.68) als

v, =R(u)y, (4.69)
mit
R(u)=-(K,-uM )" (K, -uM,,) (4.70)

== sm

mit R(u)eR™"  der dynamischen Kondensationsmatrix,

geschrieben werden [Zehn83]. Wird Gleichung (4.69) in (4.67) eingesetzt, er-
halt man [Zehn83]

D, («)w, =0 (4.71)
mit D,eR™™ der dynamischen Steifigkeitsmatrix
D, (u)=(K,, ~uM,, )~ (K, —uM, YK, -uM, ) (K, -xM,) (4.72)

Damit sind die dynamische Kondensationsmatrix R und die dynamische
Steifigkeitsmatrix D, nichtlineare Funktionen, abhangig vom unbekannten

Eigenwert 4 . Fir jede Eigenform des Systems resultiert eine unterschiedliche
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Kondensationsvorschrift (single-mode dependent [QuZ04]). Da die Tragheits-
terme bei der Herleitung bertlcksichtigt werden und keine vereinfachenden
Annahmen getroffen werden, ist die Kondensationsmatrix exakt. Es kann ge-
zeigt werden, dass auch die Massen- und Steifigkeitsmatrix nichtlineare Funk-
tionen des unbekannten Eigenwertes sind [QuZ04]. Fir einen bestimmten
Eigenwert po kdnnen die prasentierten Gleichungen geldst werden. Fir den
Spezialfall pyo =0 wird Gleichung (4.70) zur kraftunabhangigen Guyan-Kon-
densationsmatrix R, der statischen Guyan-Reduktion [Zehn83], [QuZ04]. Die
Massen- und Steifigkeitsmatrix werden zu Gleichung (4.63) und (4.64). Somit
ist die statische Guyan-Reduktion nur fir f =0 Hz exakt. Qu [QuZ04] zeigt,
dass die Guyan-Matrizen, K, und M der Gleichungen (4.63) und (4.64), die
Anfangsapproximation der dynamische Steifigkeitsmatrix D, bilden, wenn die
dynamische Nachgiebigkeit des Slave-Modells (K, -xM )" durch eine Po-
tenzreihenentwicklung geschrieben wird. Der Fehler der Guyan-Reduktion
wird somit durch die weiteren Terme der Potenzreihe bestimmt [Zehn83],
[QuZz04]. Qu [QuZ04] zeigt, dass der Fehler einen kleinen Einfluss hat, wenn
der berechnete Eigenwert x des reduzierten Modells sehr viel kleiner ist als
der erste Eigenwert des Slave-Modells z

(K, —M,, Jj=0 (4.73)

mit H dem Eigenwert des Slave-Modells.

Der Eigenwert des Slave-Modells z wird auch als Cut-Eigenwert x, und die
zugehorige Frequenz als Cut-Frequenz f, bezeichnet. Nach [Bouh96] sollte

die hochste interessierende Eigenfrequenz des reduzierten Modells nicht
groRer als Faktor 0.3 der Cut-Eigenfrequenz gewahlt werden. Die erste Eigen-
frequenz des Slave-Modells hangt von der Wahl und der Anzahl der Master-
Freiheitsgrade ab, so dass die Gite des nach Guyan reduzierten Modells
ebenfalls von diesen abhangt.

Craig-Bampton-Reduktion und Component Mode Synthesis

Die Craig-Bampton-Reduktion stellt eine 1968 von Craig und Bampton
[Crai68] vorgestellte Vereinfachung der 1965 von Hurty [Hurt65] vorgeschla-
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genen Component Mode Synthesis, CMS, mit gefesselten Teilsystemen dar.
Ziel dieser und anderer CMS-Methoden ist es, fur mehrere Teilsysteme, bei-
spielsweise A und B, einer Gesamtstruktur G getrennte reduzierte Modelle,
sogenannte Substrukturen, zu erzeugen, die an ihren Randern miteinander
verbunden werden [Gasc89]. Die Verfahren werden daher auch Substruktur-
techniken genannt. Die dabei eingesetzten Reduktionsverfahren sind tblicher-
weise semi-physikalische Methoden, die einige Eigenformen des Slave-Mo-
dells entweder unter festen [Hurt65], [Crai68], freien [MacN71], [Rubi75] oder
gemischten [Hint75] Randbedingungen in der Transformationsvorschrift be-
rucksichtigen.

Nun wird die in der Arbeit verwendete Craig-Bampton-Reduktion beschrie-
ben. Diese basiert wie die Guyan-Reduktion auf der Partitionierung der mittels
Finite Elemente Methode beschriebenen Teilsysteme in Master- und Slave-
Freiheitsgrade. Die dargestellten Herleitungen entstammen [Gasc89] und
[QuZ04]. Werden fiir ein Teilsystem die Master-Freiheitsgrade zu Null gesetzt,
wird das Eigenwertproblem des Slave-Modells erhalten (Gleichung (4.73)).
Zusatzlich zu den Master-Freiheitsgraden, wie bei der Guyan-Reduktion, wer-
den 1 von s, Eigenvektoren y des Slave-Modells berechnet und als Craig-
Bampton-Set ., der Eigenvektoren =zusatzlich beibehalten [Crai68],

[Gasc89], [QuZ04], [Kout09], [AT6.10]

I
X, = _K.\-sz\l X/r1+z\?kYk: R X, +¥ Y (4.74)
k=1
- dem Craig-Bampton-Set an beibehaltenen Koordinaten der Dimension
mit
Vs Sg x[ , die auch als fixed boundary modes®' bezeichnet werden, und
y dem Vektor der modalen Koordinaten.

Damit wird die Transformationsvorschrift T, aus

el S M T )
X, R; X, +05y R, v y

mit

%' Fixed boundary modes: Eigenformen bei festen Randbedingungen
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T..=| &+ ° (4.76)
- BG \T‘CB

erhalten [Crai68], [Gasc89], [QuZ04].

Wird die Bewegungsgleichung des Teilsystems A (ohne die explizite Dar-
stellung der Zeitabhangigkeit der Koordinaten)

MAXA+DAXA+KAXA:FA (4_77)

mit [ ]* den Systemmatrizen bzw. dem Kraftvektor des Teilsystems A

nach ihren Master- und Slave-Freiheitsgrade partitioniert, wobei die Master-
Freiheitsgrade an den Randknoten des Teilsystems liegen und im weiteren
mit den Master-Knoten des Teilsystems B verbunden werden sollen, erhalt
man

MA MA XA DA DA XA KA KA XA FA
{’;m 7”:: }{ X 'Z}*—{”‘:m 7':;; }{ \ ’/:}-'—[n;m Hj‘s}{ :1} _{ ”;} (4‘78)
MS/)I MSS‘ XS D/Sﬂl DSS XS K:m KSS X«V FV

Auf Gleichung (4.78) wird die Transformationsvorschrift (4.76) angewandt,
so dass die Bewegungsgleichung des reduzierten Teilsystems erhalten wird
[Crai68], [QuZ04]

M:BXA +DéBXA +5:‘BXA =F, gB (4.79)
mit [ ]A den reduzierten Systemmatrizen bzw. dem Kraftvektor des Teilsystems
CB A, fur die Gleichung (4.80), (4.85), (4.90) und (4.95) gelten.
Die Massenmatrix wird als
4 4 YV ngdmd m;, mAI
MCB:(ICB) M'T= 7";"’ ;Z (4.80)
=l

—Im
,

geschrieben mit den Untermatrizen von m /, [Crai68], [QuZ04]

)
m! =M/ +[R: M’ + M7 R:+[RY) MIR (4.81)
m! =ML, (R MG, (4.82)
m!=4) M+, ) M R (4.83)
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m; =) MG, (4.84)

fur die bei positiv definiter, symmetrischer Massenmatrix und bei Normierung
der Eigenformen des Slave-Modells bezlglich dessen Massenmatrix

m’,=(m;, ]
und
m, =1}
gilt. Die Dampfungsmatrix wird zu

da* a!
o/, =(rs,) p'T!, {";"’ } (4.85)
glm gl/

mit den Untermatrizen von b/, fur den allgemeinen nichtsymmetrischen Fall
[Quz04]

a;, =}, +R: )DL +DLR:+(RE) DIRS (4.86)
4, =Ll + R DG (4.87)

a; =) 0+ (@5 ) Dl RS (4.88)
;=) Dl gl (4.89)

Die Steifigkeitsmatrix kann als

k! Kk’
K¢, =(rs, ) k', {'ﬁ;"’ k} (4.90)
D

2im

mit den Untermatrizen von K/, flir den allgemeinen nichtsymmetrischen Fall
[Crai68], [QuZ04]

k., =K, +(RY) K.+ KRS+ (RS KR “on

Kl =KAoh, R K G2, (4.92)

=ml
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k=4 ) KL+ ) KL RS (4.93)

a

ki=@8) K9 (4.94)
geschrieben werden. Der Kraftvektor wird zu
fA
A
1
mit den Untervektoren von r

0=k R F (4.96)

f/A = (‘T’ ?;B )T F;A . (4.97)

Die Bewegungsgleichung des Teilsystems B wird &quivalent zur Bewe-
gungsgleichung des Teilsystems A (Gleichung (4.77), wobei der Index A
durch B ersetzt wird) mittels der Transformationsvorschrift (4.75) reduziert.
Hierbei wird vorausgesetzt, dass die Master-Freiheitsgrade beider Teilsyste-
me die gleichen sind [Crai68], [QuZ04] und die Kopplungsstellen beider Teil-
systeme bilden

X, =X =Xx?, X4 2 X? (4.98)

Die Slave-Freiheitsgrade missen nicht gleich sein. Es kann fiir das Teilsys-
tem B auch eine andere Anzahl p=/ an Eigenvektoren beibehalten werden.
Die Bewegungsgleichung fir B kann entsprechend Gleichung (4.79) mit B
anstelle des Index A und p anstelle von / geschrieben werden.

Die Bewegungsgleichung des aus A und B zusammengesetzten Gesamt-
systems ergibt sich als [QuZ04]

MSBXG +DgBXG +KgBXG :FCGB (4.99)
Xm
mit X%=1y,
Ys
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[ G den reduzierten Systemmatrizen bzw. dem Kraftvektor des Gesamtsys-
B tems aus A und B, fiir die Gleichung (4.100), (4.101)und (4.102) gelten

m, +m, m, m,
M= m, L 0 (4.100)
m, (I ’
dl +d2 di dl]
D= d, d; 0 (4.101)
d,, 0 d,|

und

k! +k? k' K]

= mm = —=mp

Ké= K, kK, 0 (4.102)
Kk’ 0 Kk’

2 pm = =pp

Durch Berticksichtigung der untersten ! bzw.p Eigenwerte des Slave-
Modells wird die Modelldimension um /+p erhdht, aber gleichzeitig die Cut-

Frequenz f, erhoht. Diese verschiebt sich auf

=7 (4.103)

mit: ﬁ der Eigenfrequenz des kleinsten nicht beibehaltenen Eigenwertes des
: Slave-Modells.

Somit kann mittels der Craig-Bampton-Reduktion der gultige Frequenzbereich
des reduzierten Modells erhéht werden, ohne weitere physikalische Freiheits-
grade beizubehalten [QuZ04]. In Verbindung mit der CMS bietet die Methode
den weiteren Vorteil, dass Teilsysteme einer grol dimensionierten Struktur in
getrennten Arbeitsgruppen fiir sich weiterentwickelt und optimiert werden
koénnen.

4.2 Entwicklung eines Substrukturmodells aus einem Finite-
Elemente-Vollmodell

In den folgenden Abschnitten 4.2.1 bis 4.2.4 wird die Abbildung der Subsys-
teme Reifen, Hohlraum, Rad und Kraftschluss-Radfiihrung in FE-Modellen be-
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schrieben. Dabei wird auf Besonderheiten bei der Modellierung dieser Sub-
systeme sowie auf das Programmsystem ABAQUS eingegangen. In Abschnitt
4.2.5 wird die Simulation von stationarem Rollen fir Reifen, Hohlraum und
Rad in ABAQUS beschrieben. Abschnitt 4.2.6 behandelt die Dampfung und
Berucksichtigung viskoelastischer Materialeigenschaften in FE-Modellen und
daraus reduzierten Substrukturmodellen. In Abschnitt 4.2.7 wird auf die Kopp-
lung der Subsysteme und die sich daraus ergebenden Bedingungen fiir die
Substrukturerzeugung eingegangen. Abschnitt 4.2.8 beschreibt die Substruk-
turerzeugung und den Vergleich zwischen Substruktur und Vollmodell.

4.2.1 Reifen

Da Reifenmaterialmischungen und Reifenkonstruktion strenger Geheimhal-
tung unterstehen, existieren kaum unabhangig von Reifenherstellern entwi-
ckelte FE-Reifenmodelle, die geeignet sind, das dynamische Reifenverhalten
abzubilden. Das in dieser Arbeit verwendete zweidimensionale Modell des
Reifenquerschnitts (2-D-FE-Reifen-Modell) wurde durch einen Industriepart-
ner fUr diese Arbeit zur Verfigung gestellt. In seiner Ausgangsform beschreibt
es 2-D-Reifengeometrie, Element- und Knotendefinitionen (achsensymmetri-
sche Elemente mit linearen Ansatzfunktionen), versteifende Kordlagen mit an-
isotropen Materialeigenschaften, Materialmodelle mit frequenzabhangigen
Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften der ruf3gefiillten Elastomermateria-
lien (vgl. Abschnitt 4.1.2) sowie Spannungsanfangsbedingungen der Kordla-
gen. Geometrie und Diskretisierung des 2-D-FE-Reifen-Modells werden nicht
verandert. Der Reifenquerschnitt ist in ca. 5000 Elemente unterteilt. Ansatze
zur Erzeugung von Reifenmodellen ohne herstellerspezifisches Wissen um
Reifenkonstruktion und Materialienverhalten werden in [Burk97] und [Olat04]
beschrieben.

Der in dieser Forschungsarbeit untersuchte Reifen besteht aus einer Viel-
zahl verschiedener nichtlinearer, inkompressibler Materialien, deren Eigen-
schaften im 2-D-FE-Reifenmodell durch adaquate Materialmodelle beschrie-
ben werden. Kaliske und Rothert fassen in [Kali97] Implementierungen von
Materialgesetzen flir gummiartige Materialien zusammen. Rao et al. [Raok03],
[Raok07] verwenden das Yeoh-Materialmodell fur russgefillte Elastomere. In
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der Literatur wird dafiir vielfach auch das hyperelastische Mooney-Rivlin-Ma-
terialmodell eingesetzt [Zhan98], [Kois98], [Kabe00], [Olat04], [Ghor06]. Diese
Materialmodelle liefern eine unverzdgerte elastische Antwort bis zu hohen
Dehnungen, so dass frequenzabhangige Steifigkeits- und Dampfungseigen-
schaften nicht abgebildet werden kdnnen. Als linear-viskoelastisches Materi-
almodell bietet ABAQUS sogenannte Prony-Terme [AB6.10] (vgl. Abschnitt
4.1.1). Bei der Modellierung der Elastomermaterialeigenschaften muss beach-
tet werden, dass diese nichtlinear-viskoelastisch sind (vgl. Abschnitt 2.1.1). Es
ist daher zu empfehlen, die Materialmodelle mit Messdaten aus bimodalen
Materialuntersuchungen fir einen Arbeitspunkt zu parametrieren. In [Gare11]
werden die Parameter der Materialmodelle durch Model-Updating an im Aus-
rollversuch ermittelte Eigenfrequenzen angepasst. Wichtig dafur sind die kor-
rekte Bestimmung der Eigenfrequenzen im Versuch und eine steife Radfuh-
rung, um eine Beeinflussung der Reifen-Strukturdynamik durch die mechani-
sche Eingangsimpedanz der Radfihrung auszuschliefen. Ausgehend von
aus gewohnlichen Materialuntersuchungen gewonnenen Materialmodellpa-
rametern kann ebenfalls ein Model-Updating wie in [Gare11] durchgeflhrt
werden.

Zur Modellierung von Verbundwerkstrukturen wie die versteifenden Kordla-
gen in Radialreifen bietet ABAQUS die Mdglichkeit die Matrix durch Kontinu-
umelemente abzubilden, wahrend die Verstarkung durch so genannte Rebar
Layer, Balken, Fachwerk oder Membranen mit anisotropen Eigenschaften,
modelliert wird. Matrix und Verstarkung werden als vollkommen verbunden
angenommen (Embedded-Element-Konzept). Die Rebar Layer haben gegen-
Uber Membranen mit anisotropen Eigenschaften den Vorteil, dass ihre Rich-
tung mit der aktuellen Materialdeformation mit rotiert, so dass akkuratere Er-
gebnisse speziell bei grolRen Deformationen erzielt werden [AB6.10].

Die Schritte zur Erzeugung des dreidimensionalen (3-D) FE-Reifenmodells
aus einem 2-D-FE-Reifenmodell sind in Abbildung 4.2 a) bis c) dargestellt. Im
2-D-FE-Reifenmodell sind als getrennte Berechnungsschritte die Verschie-
bungsrandbedingungen fir den Kontakt des Reifenwulsts mit der Felge und
die Beaufschlagung der Reifen-Innenseele mit einer Streckenlast, zur Abbil-
dung des Reifenfulldrucks, definiert. Das 2-D-FE-Reifen-Modell wird um ein 2-
D-FE-Modell des Fillgases erweitert, das durch akustische Elemente in ABA-
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QUS abgebildet und Uber eine Zwangsbedingung an die Reifen-Innenseele
und die Felgenkontaktflache gekoppelt ist (vgl. Abbildung 4.2 a)). Somit wird
eine so genannte Akustik-Struktur-Kopplung abgebildet (vgl. Abschnitt 4.2.2).

a) b)
Verschiebungsrand-

/bedlngungen \”

Q

Abbildung 4.2:  Vorgehensweise zur Erzeugung eines 3D-Reifenmodells mit flexiblem
PKW-Rad aus einem 2D-Modell des Reifenquerschnittes.

Nach Aufbringen der Verschiebungsrandbedingungen am Reifenwulst und
Berechnung der Deformation durch Reifenfllldruck wird das 3-D-FE-Reifen-
modell durch Abwickeln des Querschnitts mittels der Symmetric-Model-Gene-
ration(SMG)-Revolve-Prozedur erzeugt (vgl. Abbildung 4.2 b) und c)). Die Be-
rechnungsergebnisse des 2-D-FE-Reifenmodells werden durch die Symme-
tric-Results-Transfer(SRT)-Prozedur in das 3-D-Modell Uberfihrt, um Rechen-
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zeit einzusparen [AB6.10]. Durch die SMG-Revolve-Prozedur werden auf3er-
dem sogenannte ,Streamlines® erzeugt, die zur Berechnung des Rollzustan-
des bendtigt werden (vgl. Abschnitt 4.2.5). Vor Beginn der Lastsimulation in
einem 3-D-Modell wird ein Berechnungsschritt mit den gleichen Lasten wie im
2-D-Modell durchgefihrt, um das statische Gleichgewicht fiir die inneren und
auleren Lasten zu berechnen [AB6.10].

Um Reifenprofilfolgen in ABAQUS zu erzeugen wird ein sich wiederholen-
des Profilmuster separat modelliert, vernetzt und tiber Randbedingungen mit
dem Reifenmodell verbunden. Aufgrund der hohen Anzahl an Querprofilrillen
Uber dem Umfang ist von Anregungsfrequenzen oberhalb 500 Hz durch die
Querprofilierung auszugehen. Weiterhin ist eine starke Netzverfeinerung zur
Modellierung der Querrillen notwendig, die die Rechenzeiten des hoch dimen-
sionierten FE-Modells weiter vergrofRert. Aus diesem Grund werden die funf
umlaufenden Profilrillen im Modell abgebildet, um deren Einfluss auf die Kon-
taktsituation zu berticksichtigen (vgl. Abbildung 4.2 a)).

In Umfangsrichtung wird das abgewickelte Modell durch 168 Segmente dis-
kretisiert. Die Diskretisierung ist schematisch in Abbildung 4.3 dargestellt. Die
Maoglichkeit der verwendeten MLE-Betrachtungsweise den Kontaktbereich fei-
ner zu diskretisieren wird dabei genutzt. Die Diskretisierung wird durch die zur
Verfigung stehende Rechnerkapazitat begrenzt. Im Kontaktbereich werden
34 Segmente Uber 28° des Umfangs eingesetzt (Aufldésung von 12 Segmen-
ten je 10°). Die Diskretisierung mit 134 Segmenten tber 332° des Umfangs
ergibt sich bei Berlicksichtigung des Rades im Gesamtmodell, wenn dieses
durch Elemente mit linearen Ansatzfunktionen abgebildet wird (vgl. Abschnitt
4.2.3). Durch Konvergenzanalyse wird die bendétigte Elementanzahl auf dem
Reifenumfang bestimmt. Mit einem Element je 10° des Umfangs werden die
Reifen-Eigenfrequenzen unterhalb 300 Hz mit Abweichungen kleiner 1 Hz ge-
geniiber feineren Diskretisierungen berechnet. Mit groberer Auflésung wird
die Reifensteifigkeit (berschatzt. Somit ist in Umfangsrichtung gewahrleistet,
dass im interessierenden Frequenzbereich die Reifen-Eigenformen, die aus
der EMA bekannt sind (vgl. Abschnitt 3.1), abgebildet werden.

Durch die Berechnung der Deformation durch Reifenfiilldruck im 2-D-Modell
und durch die starke Verformung des Reifens unter Last erfahrt das 3-D-FE-
Reifenmodell neben den materialbedingten weitere geometrische Nichtlineari-
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taten, weshalb in diesen Berechnungsschritten nichtsymmetrische Systemma-
trizen berlcksichtigt werden. Eine weitere Quelle von Nichtlinearitat ist der
Kontakt mit der Fahrbahn und der Felge. Bei der Radlastberechnung wird die
Kontaktberechnung in dieser Forschungsarbeit so gelost, dass zunachst das
Reifenmodell mit der als starren Oberflache (Rigid Surface) modellierten Fahr-
bahn bei einem Reibkoeffizienten von 1.0 mittels der Contact-Pair-Formu-
lierung interagiert. Dabei werden fur die deformierbaren Reifenelemente die
Uberschneidungen mit der starren Oberflache und eine MaRzahl fiir Schub
und Schlupf berechnet. Diese kinematischen Mal3zahlen werden genutzt, um
zusammen mit der Lagrange-Multiplier-Methode Kontakt und Reibung zwi-
schen den Oberflachen zu berechnen [AT6.10]. Fir Details der Implementie-
rung des Kontaktalgorithmus sei auf [AT6.10] und fir die allgemeine Behand-
lung von Kontakt in der FEM auf [Will03] verwiesen.

332" : 134 Segmente

Anzahl der Freiheitsgrade
ca. 1.455.000

Kontaktbereich

28" : 34 Segmente

Abbildung 4.3:  Schematische Darstellung der Diskretisierung des 3-D-FE-Reifenmodells
in Umfangsrichtung.

Zur Radlastberechnung wird die Kontaktdefinition zwischen Reifen und
starrer Oberflache aktiviert und die starre Oberflache in vertikaler Richtung auf
den Reifen zu bewegt, bis eine definierte statische Einfederung erreicht ist
(Verschiebungskontrolle). Die Einfederung wurde zuvor am stehenden Reifen
innerhalb des IPS experimentell ermittelt (vgl. Abschnitt 3.1.2). Ist der Kontakt
etabliert und die Reaktion des Reifens auf die Einfederung berechnet, wird die
Verschiebungsrandbedingung durch eine der Radlast entsprechende Last auf
die starre Oberflache ersetzt (Lastkontrolle). Abbildung 4.4 zeigt den Ver-
gleich der gemessenen und simulierten Radlast abhangig von der Einfede-
rung. Die Abweichungen flr die untersuchten Standard-Betriebsbedingungen
liegen unter 1 mm. Die Ergebnisse der Simulation fir den Fulldruck 2.8 bar
kénnen gut von den experimentell untersuchten Driicken 2.5 und 3.5 bar ab-
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gegrenzt werden. Neben der Abbildung der Reifensteifigkeit ist fir dynami-
sche Berechnungen die Abbildung der Masse essentiell. Die berechnete Mas-
se des Reifens stimmt mit der experimentell ermittelten Masse gut Uberein.

Am Ende der lastkontrollierten Radlastberechnung wird geprift, welche
Knoten Kontakt mit der starren Oberflache (Kontaktknoten) aufweisen und
deren Verschiebungen ausgelesen. Ein neues 3-D-Reifenmodell ohne starre
Oberflache wird erzeugt und den Kontaktknoten die zuvor berechneten Ver-
schiebungen aufgegeben. Somit entsteht ein 3-D-Reifenmodell unter Radlast,
das nach [Gaut05] den Arbeitspunkt der akustisch relevanten Reifenschwin-
gungen abbildet und aus nur einer Instanz ohne die starre Oberflache besteht.
Mit diesem Modell erfolgen die weiteren Berechnungsschritte wie Eigenfre-
quenzen, Rollzustand, komplexe Eigenfrequenzen, Ubertragungsfunktion.

ok
Z 6000 = 7; -

Y } ==V~ Simulation 2.8 bar
= 4 B

S 4000 A | | == —Messung 2.5 bar
= mg/ —¢& — Messung 2.8 bar
2 e —& — Messung 3.5 bar
5 200047

>

10 15 20 25
Einfederung in mm

Abbildung 4.4:  Vergleich der Radlast-Einfederungskennlinie in Messung und Simulation.

Die Eigenfrequenzen und -vektoren eines Systems werden in ABAQUS, je
nachdem ob das Eigenwertproblem symmetrisch ist oder antisymmetrische
Anteile der Systemmatrizen bertcksichtigt werden sollen, durch unterschiedli-
che Algorithmen berechnet. Das Eigenwertproblem eines Systems ist

(M + K+ uD)y=0 (4.104)
mit M der symmetrischen und positiv definiten Massenmatrix,
K der Steifigkeitsmatrix, die spannungsversteifende Effekte einschlieRen
- kann und dann nicht mehr positiv definit und symmetrisch ist,
D der Dampfungsmatrix,
H dem Eigenwert und
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v dem Eigenvektor.

Allgemein wird das Eigenwertproblem komplexe Eigenwerte und -vektoren
aufweisen. Werden die Dampfungsmatrix vernachlassigt und von der Steifig-

keitsmatrix nur symmetrische Anteile K, berlicksichtigt, wird das System
realwertige quadratische Eigenwerte und reale Eigenvektoren haben. Wird
angenommen, dass Kg,, positiv semidefinit ist, wird x ein imaginarer Eigen-

wert u=iw, und das Gleichungssystem aus (4.104) zu

(K - 0iM Jy=0 (4.105)

mit (o den natirlichen Eigenkreisfrequenzen des Systems.

Das symmetrische Eigenwertproblem in (4.105) kann in ABAQUS mittels
des Lanczos- (Lanczos-Methode siehe [Newm?73], [Parl80]) oder AMS-Eigen-
solvers (Subspace lteration-Methode siehe [Bath72]) fur ein vorbelastetes,
ungedampftes System geldst werden. Das Eigenwertproblem des belasteten
Reifens enthéalt, wenn die StralRe als starre Oberflache im Modell beibehalten
wird, aufgrund der Contact-Pair-Formulierung Lagrange-Multiplier und eine in-
definite Steifigkeitsmatrix, wobei alle zu den Lagrange-Multipliern korrespon-
dierenden Beitrage der Massenmatrix gleich Null sind. Somit sind auch in die-
sem Fall alle Eigenwerte imaginar und Gleichung (4.105) gilt weiterhin. Fir
komplexe Eigenwertprobleme bietet ABAQUS eine Subspace-Projection-Me-
thode [AT6.10]. Dabei werden die realen Eigenvektoren des ungedampften
Systems als Unterraum flr die Berechnung der komplexen Eigenwerte ge-
nutzt. Somit ist immer eine vorgeschaltete Berechnungen der realen Eigen-
frequenzen erforderlich. Die Berechnung komplexer Eigenwerte berlcksichtigt
reibungsinduzierte Dampfung, Dampferelemente und Rayleigh-Dampfung,
wenn diese in der Material- oder Elementdefinition festgelegt ist [AT6.10].
Wird die SIM-Architektur in ABAQUS genutzt, kénnen auch Strukturdampfung
und Dampfung aus viskoelastischen Materialdefinitionen (Prony-Terme) be-
rucksichtigt werden [AT6.10]. Wichtig ist zu beachten, dass ABAQUS bei Nut-
zung der SIM-Architektur keine komplexen, gekoppelten Akustik-Struktur-Ei-
genfrequenzen berechnen kann [AT6.10]. Fir die Dampfungsmodelle sei auf
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Abschnitt 4.2.6 verwiesen. Die Implementierung der Algorithmen zur Losung
des Eigenwertproblems wird in [AT6.10] detailliert erlautert.

Da das in eine Substruktur zu reduzierende System Reifen-Hohlraum-Rad
eine Akustik-Struktur-Kopplung darstellt, kann in ABAQUS nur der Lanczos-
Eigensolver zur Berechnung der Eigenfrequenzen und -vektoren eingesetzt
werden. Vorteilhaft ist, dass das Eigenwertproblem bei Nutzung des Lanczos-
Eigensolvers parallelisierbar ist [AB6.10]. In beiden zur Berechnung der Ei-
genwerte verwandten Methoden werden die frequenzabhangigen Material-
eigenschaften (Materialdefinition: Prony-Terme) fir eine zu definierende Fre-
quenz fy (PE-Frequenz) mittels der Property-Evaluation-Funktion ausgewertet
[AB6.10]. Sind die Steifigkeit und Dampfung stark von der Frequenz abhan-
gig, kénnen die Eigenwerte in mehreren Schritten berechnet werden, wobei
die Materialeigenschaften in jedem Schritt fir eine héhere Frequenz PE, =f;,
PE, =f,, ..., PEy=fy des interessierenden Frequenzbereichs ausgewertet
werden. Da der Einfluss der PE-Frequenz in Abschnitt 4.2.6 im Detail unter-
sucht wird, werden die in diesem Abschnitt diskutieren Eigenfrequenzen fir
PE = 0 Hz berechnet. In Abbildung 4.5 sind die ersten 12 berechneten real-
wertigen Eigenformen des stehenden, belasteten Systems abgebildet (Be-
nennung der Eigenformen entsprechend Abschnitt 2.1.2). In Tabelle 4.1 sind
die berechneten realwertigen Eigenfrequenzen des stehenden Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad unter Standardbetriebsbedingungen zusammengefasst.
Sie werden mit den Eigenfrequenzen des EMA-Versuchs bei gleichen Bedin-
gungen verglichen.

Die berechneten Eigenfrequenzen des fest eingespannten Systems liegen
unterhalb denen des EMA-Versuchs. Dies ist aufgrund der an die bimodale
Belastung angepassten Materialmodellparametrierung zu erwarten. Im EMA-
Versuch weisen die nichtlinear-viskoelastischen Elastomermaterialien einen
héheren Speichermodul auf.

Bei freier Rotation um die Radachse fallt die Eigenfrequenz der [1,0]-asym-
Eigenform sehr stark ab. Die resultierende Eigenform enthalt Anteile der [1,0]-
asym- und torsional-Eigenform. Beim rollenden System im IPS ist die Rotation
um die Radachse frei.
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Abbildung 4.5:  Darstellung der ersten 12 berechneten realwertigen Reifen-Eigenformen
unter 5 kN Radlast und 2.8 bar Filldruck des Gesamtmodells aus Reifen, Hohlraum und
Rad.

EMA-Versuch Simulation Simulation
Form Eigenfrequenz in Eigenfrequenz Eigenfrequenz
Hz in Hz (Rotation fest)  in Hz (Rotation frei)
[1,1] lateral 61.5 50.2 50.2
[1,1] steering 82.3 63.6 63.6
[1,0] asym 100 78.5 39.0 (+ torsional)
[1,0] sym 106 85.1 85.1
[2,1] asym 119 110.3 109.5
[2,0] sym 130%(+3 Hz) 108.9 108.9
[2,1] sym 135 94.0 94.1
[2,0] asym - 96.1 93.5
[3,0] asym 144 122.3 125.6
[3,0] sym 160 135.9 135.9
[3,1] sym - 145.2 145.2
[3,1] asym - 155.0 155.0

Tabelle 4.1: Schwingformen und Eigenfrequenzen der Reifen-Eigenformen des stehend be-
lasteten Systems (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.5 bar), fest eingespanntes Rad in Messung und
Simulation (168 Elemente Gber dem Umfang, PE = 0).
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4.2.2 Hohlraum

Wie in Abbildung 4.2 dargestellt, wird das 2D-Modell des Reifens um akusti-
sche Elemente erweitert, die die Wellenausbreitung im Fullmedium des Rei-
fens abbilden. Akustische Elemente werden in ABAQUS eingesetzt, um Ei-
genfrequenzen bzw. -formen von Akustik-Struktur-Kopplungen zu simulieren
[AB6.10]. Dazu werden die auf Akustik und Struktur jeweils durch separate
Knoten definierten Interaktionsflachen Uber eine Null-Verschiebungsrandbe-
dingung aneinander angebunden. Bei diesen Kontaktdefinitionen werden im
Reifen-Hohlraum-Rad-Modell die Kopplungen zwischen Reifen- bzw. Radin-
nenflache und Fiilllmedium beriicksichtigt. Uber die Grenzflache wird Energie
transferiert. Die akustische Region erzeugt Spannungen auf der Struktur und
die Beschleunigungen auf der Struktur bewirken Kraftterme auf dem Akustik-
rand. Der statische Druck wird durch akustische Elemente nicht modelliert
[AB6.10], dazu wird die Reifen-Innenseele mit einer Streckenlast beaufschlagt
(vgl. Abschnitt 4.2.1).

Obwohl akustische Elemente nur einen Druckfreiheitsgrad und keine Ver-
schiebungsfreiheitsgrade haben, kdénnen sie auch eingesetzt werden, wenn
die zu Grunde liegende Struktur groRe Deformationen erfahrt. Bei der Kon-
taktrechnung mit der Felge, Deformation infolge Luftdruck und Radlast wird
das Netz der akustischen Elemente tber die AdaptiveMesh-Funktionalitat pe-
riodisch neu berechnet. Das neue akustische Netz weist die gleiche Topologie
auf, aber die Knotenpositionen werden entsprechend der Strukturdeformation
angepasst [AB6.10].

Durch die SMG-Prozedur (vgl. Abschnitt 4.2.1) wird die gleiche Diskretisie-
rung auf dem Umfang des Hohlraums erhalten wie fir den Reifen. Wird im
Latschbereich eine feinere und auf dem restlichen Umfang eine grobe Diskre-
tisierung gewahlt (vgl. Abbildung 4.3), weisen die akustischen Elemente auf
dem Reifenumfang stark unterschiedliche Kantenlangen auf. Fiur GréfRe und
Anzahl der akustischen Elemente im 2D-Modell wird aus diesem Grund ein
Kompromiss gewahlt. FUr zu grobe Elemente im Latschbereich resultiert be-
reits bei geringer Deformation ein verzerrtes Netz und die Radlastberechnung
des Gesamtmodells konvergiert nicht. Es werden rd. 2200 lineare, achsen-
symmetrische Elemente eingesetzt.

198



4.2 Entwicklung eines Substrukturmodells aus einem Finite-Elemente-Vollmodell

Die Gleichgewichtsformulierung fiir kleine Bewegungen eines kompressiblen,
adiabaten Fluides mit geschwindigkeitsabhangigen Impulsverlusten wird in
[AT6.10] angegeben als

L T
—+y, 0’ +p, 0 =0 (4.106)
X Ty Py
mit p dem Uberdruck im Fluid (iiber statischem Druck),

X der rdumlichen Position des Fluidpartikels,

u’ der Geschwindigkeit des Fluidpartikels,

i’ der Beschleunigung des Fluidpartikels,
Py der Dichte des Fluides und
Yy dem Stromungswiderstandskoeffizienten.

Die Dichte und der Stromungswiderstandskoeffizient kbnnen von unabhangi-
gen Feldvariablen wie z.B. der Temperatur abhangen. Fir akustische Ele-
mente kann nur eine spezielle konstitutive Beziehung eingesetzt werden
[AT6.10]. Werden Reibungsfreiheit und Kompressibilitdt angenommen, ist der
dynamische Druck im Medium tber den Kompressionsmodul mit der volumet-
rischen Dehnung verbunden

o s

p=—K, v (4.107)

mit ) dem voln unabhangigen Feldvariablen abhangigen Kompressionsmodul
des Fluides.
Aus Gleichung (4.106) und (4.107) wird die partielle Differentialgleichung des
Problems gewonnen und in die schwache Form der Bewegungsgleichung
Uberflhrt. Unter Berlcksichtigung der Randbedingungen (in diesem Fall die
Deformation des umgebenden Reifens und des Rades) wird &quivalent zur
Struktur die Formulierung der virtuellen Arbeit fur das Fluid erhalten. Diese
wird ebenfalls analog zur Struktur diskretisiert. Ausfiihrliche Herleitungen fin-

den sich in [AT6.10].

Fir Akustik-Struktur-Kopplungen werden real- und komplexwertige Eigen-
wertprobleme nach den fiir den Reifen beschriebenen Methoden geldst (siehe
[AT6.10] fir die Formulierung des Eigenwertproblems einer Akustik-Struktur-
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Kopplung). Damit die Akustik-Struktur-Kopplung berticksichtigt wird, wird der
Lanczos-Eigensolver genutzt. Wird an keinem der Elemente einer akustischen
Region der Druckfreiheitsgrad eingespannt, wird fiir eine Akustik-Struktur-
Kopplung eine Null-Eigenfrequenz berechnet. Bei deren Eigenform liegt inner-
halb der gesamten Akustik der gleiche Druck vor. Mathematisch gesehen ent-
spricht diese Eigenform den Starrkdrpereigenformen fester Korper. Sie wird
allerdings durch ABAQUS nicht in Substrukturen eingebaut [AB6.10]. In Ab-
bildung 4.6 sind die Druckverteilungen bei beiden Eigenformen des Hohl-
raummediums, die fir Luft im Frequenzbereich unterhalb 300 Hz auftreten, in
der Schnittdarstellung abgebildet (Bezeichnungen entsprechend Abschnitt
2.2.2).

7 /e

Abbildung 4.6:  Realwertigen Hohlraum-Eigenformen des stehend belasteten Systems,
fest eingespanntes Rad (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.8 bar, 168 Elemente liber dem Umfang,
PE = 0, Kompressionsmodul K ,=0.53 N/mm?).

Die K1, H-Hohlraumresonanz bildet Druckschwankungen in horizontaler
Richtung aus, wahrend die K7, V-Resonanz in vertikaler Richtung Druck-
schwankungen ausbildet. Der Reifen bildet in Versuch und Simulation fir bei-
de Hohlraumresonanzen gleiche Eigenformen aus (Tabelle 4.2), wobei die be-
rechneten Eigenfrequenzen unterhalb den Gemessenen liegen. Die radlast-
bedingte Differenz der Eigenformen stimmt in Versuch und Simulation tber-
ein. Die in der Simulation gewahlte Dichte von 4.38e™*t/mm3 und der Kom-
pressionsmodul von 0.53 N/mm? entsprechen denen im Versuch vorliegenden
Druck- und Temperaturbedingungen. Die Abweichung der Eigenfrequenzen
entsteht durch die fir bimodale Belastungen angepassste Parametrierung des
Elastomermaterials und die Wahl der PE-Frequenz bei 0 Hz. Fiir eine PE-
Frequenz von 200 Hz sind héhere Werte zu erwarten. Hier zeigt sich die
Kopplung zwischen Hohlraummedium und Reifen (vgl. Abschnitt 4.2.6).
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Versuch Simulation
K1, H K1,V K1, H K1,V
in Hz in Hz in Hz in Hz
KH +[5,00asym+ KV +[51asym+ KH +[5,0] asym + KV + [5,1] sym +
FP asym FP sym FP asym FP sym
198 208 195 205

Tabelle 4.2: Schwingformen und Eigenfrequenzen der Reifen-Eigenformen des stehend be-
lasteten Systems (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.5 bar), fest eingespanntes Rad in Messung
und Simulation (168 Elemente Uber dem Umfang, PE = 0, Kompressionsmodul

K ,=0.53 N'mm?).

4.2.3 Rad

Zur Abbildung der Strukturdynamik eines realen PKW-Rades wurde ein im
Programmsystem NASTRAN*? erstelltes und diskretisiertes Modell des Ver-
suchsrades durch einen Industriepartner zur Verfugung gestellt (vgl. Abbil-
dung 4.2 d)). Dieses wurde im Rahmen dieser Arbeit in das ABAQUS-Format
Ubersetzt, wobei Diskretisierung und Materialdefinition im Ausgangsmodell zu-
nachst beibehalten wurden. Anhand dieses Ausgangsmodells des Rades wur-
de die Vorgehensweise zur Herstellung des Kontaktes Gber die Contact Pair-
Formulierung mit dem Reifen erarbeitet (vgl. Abschnitt 4.2.1). An Reifenwulst
und Felgenschulter werden Kontaktoberflachen jeweils beidseitig definiert
(vgl. Abbildung 4.2 f)). Der Reibungskoeffizient wird zu 0.55 definiert. Im 2D-
Reifen-Hohlraum-Modell werden die Verschiebungsrandbedingungen aufge-
bracht, die die Lage des Reifenwulstes nach Aufziehen des Reifens auf ein
Rad und anschlieRender Luftbeflillung beschreiben. Im 3D-Reifen-Hohlraum-
Rad-Modell wird das Modell des Rades mit eingeschlossen. Im ersten Be-
rechnungsschritt, in dem die Kontaktdefinitionen ausgeschaltet sind, wird das
Gleichgewicht fur die Lasten aus Reifenfllldruck und Verschiebungsrandbe-
dingungen am Wulst berechnet. Im zweiten Berechnungsschritt werden die
Kontaktdefinitionen zwischen Reifenwulst und Felgenschulter zugeschaltet
und gleichzeitig die Verschiebungsrandbedingungen des 2-D-Modells frei ge-
lassen. Auf diese Weise wird der Kontakt zwischen Reifen und Felgenschulter
berechnet. Die Berechnung des dynamischen Verhaltens des nicht rotieren-
den Rades ist prinzipiell fir dieses Modell méglich. Die berechnete Masse des

%2 Finite-Elemente-Programmpaket der Firma MSC.Software
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4 Modellierungsstrategie

Rades stimmt mit der experimentell ermittelten Masse Uberein. Die Prozedur
zur Simulation der Rotation beziehungsweise von Rollen (vgl. Abschnitt 4.2.5)
kann jedoch nicht genutzt werden, da die zur Berechnung der Streamlines
(Abschnitt 4.2.1) bendétigte Rotationssymmetrie im Radmodell nicht vorliegt.

Zur Abbildung der Rotation des realen PKW-Rades wird dieses, wie in
[Grol12b] vorgeschlagen, in zwei Teile, Stern und Felge, unterteilt. Diese Un-
terteilung ist in Abbildung 4.7 schematisch dargestellt. Die Felge wird als 2D-
Abbildung in das 2-D-Reifen-Hohlraum-Modell eingeschlossen und durch die
SMG-Prozedur mit abgewickelt, um eine rotationssymmetrische Felge zu er-
halten. Dabei werden die fiir die Berechnung des Rollzustandes notwendigen
Streamlines erzeugt. Der Stern wird im 3-D-Modell eingeschlossen und Uber
feste Randbedingungen (Tied-Constraint) an die Felge angebunden. Auch in
diesem erweiterten Modell wird der Kontakt zum Reifen im 3-D-Modell, wie
zuvor beschrieben, gerechnet. In der 2-D-Berechnung des Kontakts wurde die
Felge ohne die durch den Stern bewirkte Versteifung, wesentlich weicher dar-
gestellt, als das reale 3-D-Bauteil. Aus diesem Grund bedeutet eine Kontakt-
rechnung im 2-D-Modell eine unrealistische grof’e Deformation der Felge. Die
SST-Funktionalitdt (MLE-Beschreibung) wird in ABAQUS genutzt, um Ro-
tation fir Reifen, Hohlraum und Felgen zu simulieren, wahrend der Stern
durch die Lagrange-Betrachtungsweise (vgl. Abschnitt 4.1.1) abgebildet wird
[Grol12b].

Die Gute der beschriebenen Modellierung wird in [Grol12b] anhand eines
vereinfachten Radmodells aufgezeigt (Abbildung 4.8). Fur dieses wird als
Nachweis vollkommene Rotationssymmetrie angenommen. In diesem Modell
wird fiir Winkelgeschwindigkeiten von 16, 32, 64 und 128 rad/s die MLE-Be-
schreibung fiir das komplette Volimodell (sSFOM*) angenommen. Zu Ver-
gleichszwecken wird dieses Modell mittels der Craig-Bampton-Methode (Ab-
schnitt 4.1.3) unter Beibehaltung von 50 generalisierten Freiheitsgraden sowie
physikalischen Freiheitsgraden fiir eine harmonische Anregung und die Struk-
tur-Kraftantwort zu einer Substruktur (V1) reduziert. Die Wahl der physikali-
schen Freiheitsgrade zeigt Abbildung 4.9. Als weiteres wird fir das verein-
fachte Radmodell die beschriebene Unterteilung in die rotationssymmetrische

3 SFOM: simplified full order model, vereinfachtes Vollmodell
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4.2 Entwicklung eines Substrukturmodells aus einem Finite-Elemente-Vollmodell

Felge, fur die die MLE-Beschreibung genutzt wird, und die Scheibe, die in La-
grange-Koordinaten beschrieben wird, unterteilt (Abbildung 4.8). Die Scheibe
wird, wie bereits fir das reale Rad beschrieben, Uber feste Randbedingungen
an die Felge angebunden. Das so gebildete Modell (sSFOSM**) wird ebenfalls
unter Beibehaltung der gleichen physikalischen und generalisierten Freiheits-
grade wie V1 reduziert. Dieses Modell wird als V2 bezeichnet [Grol12b].

B
NN
A
N

gemischte Lagrange-
Lagrange-Euler- Betrachtungs-
Betrachtungsweise weise

Abbildung 4.7:  Unterteilung des realen Pkw-Rades (FOSM) ahnlich [Grol12b].

sFOM sFOSM
gemischte gemischte Lagrange-
Lagrange-Euler- Lagrange-Euler-  Betrachtungsweise
Betrachtungsweise Betrachtungsweise
Vollmodell
Reduziertes
Substruktur- vl v2
modell
H Vergleich

Abbildung 4.8:  Schematische Darstellung der Unterteilung des vereinfachten Rades,
ahnlich [Grol12b].

Die realen und komplexen Eigenfrequenzen der ersten Felgenbiegung FB
2,1/2 des komplett MLE beschriebenen Volimodells sFOM sind in Tabelle 4.3

% SFOSM: simplified full order subdivided model, vereinfachtes unterteiltes Vollmodell
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zusammengefasst (Bezeichnungen entsprechend Abschnitt 0). Fur das ver-
einfachte Radmodell kann gezeigt werden, dass die komplexen Eigenfre-
quenzen mit zunehmender Rotation aufspalten. Somit kann das in [Zell09]
publizierte und in Abbildung 4.9 b) abgebildete Aufspalten der Rad-Eigenfre-
quenzen im Modell fur alle Eigenformen, die auf doppelte Pole der Bewe-
gungsgleichung zurlickzufiihren sind, im Frequenzbereich < 500 Hz abgebil-
det werden [Schi10]. Tabelle 4.4 fasst die Abweichungen der ersten Felgen-
biegeeigenfrequenz FB 2,1/2 des unterteilten Vollmodels sFOSM und der
beiden reduzierten Modelle V1 und V2 zusammen. Fur das aus dem komplett
rotierenden Vollmodell reduzierte V1-Modell kann das gyroskopische Aufspal-
ten der Eigenfrequenzen mit sehr guter Genauigkeit abgebildet werden
[Grol12b]. In [Schi10] wird gezeigt, dass alle elf komplexen Eigenfrequenzen
im Bereich < 500 Hz mit einer maximalen Abweichung von 0.63 Hz (FB 5,1)
und einer mittleren Abweichung von 0.33 Hz durch das reduzierte V1-Modell
abgebildet werden, wenn die hochste interessierende Frequenz 0.3 mal der
Cut-Eigenfrequenz des Slave-Modells der Reduktion entspricht (vgl. Abschnitt
4.1.3).

Felgenbiegung FB 2,1 Felgenbiegung FB 2,2
Rotations- Reale Eigen- Komplexe Reale Ei- Komplexe
geschwindigkeit frequenzin  Eigenfrequenz § gen- Eigenfrequenz
. . requenz in .
in rad/s Hz in Hz Hz in Hz
0 257.35 - 258.14 -
16 257.32 254.22 258.11 261.26
32 257.23 250.71 258.03 264.73
64 256.88 243.66 257.68 271.66
128 255.49 229.42 256.29 285.71

Tabelle 4.3: Reale und komplexe Eigenfrequenzen des vereinfachten Radmodells sFOM fir
verschiedene Rotationsgeschwindigkeiten.

Das unterteilte V2-Modell kann das Aufspalten der Eigenfrequenzen des
Vollmodells mit guter Genauigkeit vorhersagen (wenn die Rotationsgeschwin-
digkeit nicht grof3er als 95 rad/s gewahlt wird), wobei die Abweichungen mit
zunehmender Rotationsgeschwindigkeit zunehmen (Tabelle 4.4) [Grol12b].
Diese Abweichungen resultieren zum gréReren Teil aus der Vernachlassigung
der Rotation der Scheibe (erkennbar an den Abweichungen des sFOSM in
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4.2 Entwicklung eines Substrukturmodells aus einem Finite-Elemente-Vollmodell

Tabelle 4.4). Zu einem geringeren Anteil resultieren die Abweichungen aus
der Reduktion. Dieser geringe Anteil hat eine vergleichbare GréRenordnung
wie beim V1-Modell. Die maximale Abweichung der elf komplexen Eigenfre-
quenzen < 500 Hz liegt bei 3 Hz fiur die Pitch-Eigenform FP, 1/2 und die mitt-
lere Abweichung 1 Hz. Die grofRten Abweichungen werden fiir das vereinfach-
te Modell fir die erste Felgenbiegung FB 2,1/2 und die Pitch-Eigenform FP,
1/2 berechnet, so dass fiir dieses Modell davon ausgegangen werden kann,
dass die Scheibenrotation fiir diese Eigenformen eine gréRere Bedeutung hat
als fur die Ubrigen Eigenformen. Dies erscheint folgerichtig, da bei diesen Ei-
genformen die Scheibe besonders stark deformiert wird.

a) b)
Systemantwort =00 se——— - P
(Kraft) s
100 ExY ¥
o
o
T < & b
5e5s 5 Il 1 Il 1
Harmonische [ ,1',‘,’:'1"..‘. x Lo
Kraftanregung in G £ 60 )[ﬁ[h :‘yx;‘ﬂ\
z-Richtung é‘ T caiy
o N I
K] mode 1 1 mode
2 w Bt
R
oo
" "
20 W
Master-
x Freiheitsgrade 150 200 250 300
z Frequency in Hz

Abbildung 4.9:  a) Master-Freiheitsgrade des reduzierten Systems b) Gyroskopisches
Aufspalten der Rad- und Hohlraum-Eigenfrequenzen aufgrund von Rotation (dargestellte
Daten aus den in [Zell09] dargestellten Messungen ausgelesen) [Grol12b].

In Abbildung 4.10 sind die Kraftantworten in vertikaler Richtung bei Kraftan-
regung der drei Modellversionen des vereinfachten Modells sFOM, V1 und V2
abgebildet. Das V1-Modell kann die Antwort des Vollmodells mit guter Uber-
einstimmung vorhersagen. Die Resonanzspitzen bei 340 und 356 Hz sind die
Pitch-Eigenfrequenzen FP. Die kleineren Resonanzspitzen bei 258 und
307 Hz reprasentieren die Eigenfrequenzen der Felgenbiegungen FB 3,7 und
FB 3,2. Da die Kraftantwort im Zentrum des Radflanschs berechnet wird, soll-
te sie durch die symmetrischen Rad-Eigenfrequenzen (FB 2,n; FB 4,n) an die-
sem Punkt keine Resonanzspitzen aufweisen. Die berechneten Resonanz-
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spitzen (gekennzeichnet durch graue Kreise) sprechen dafir, dass die Sym-
metrie der Struktur im reduzierten Modell nicht vollkommen beibehalten wer-
den kann. Die Approximation der Kraftantworten durch das V2-Modell ist
leicht schlechter als die durch das V1-Modell, da die Eigenfrequenzen wie zu-
vor beschrieben schlechter vorhergesagt werden. Beriicksichtigt werden muss
dabei, dass die Pitch-Eigenfrequenzen, die die dargestellten Resonanzspitzen
bewirken, am schlechtesten abgebildet werden. Die Uibrigen Resonanzen wer-
den deutlich besser abgebildet.

Felgenbiegung FB 2,1 Felgenbiegung FB 2,2
Abweichung komplexe EF in % Abweichung komplexe EF in %
Rotations-
geschwin  sFosm Vi1 v2 SFOSM V1 V2
igkeit in
rad/s
16 0.071 0.087 0.157 -0.069 0.092 0.023
32 0.148 0.092 0.235 -0.140 0.087 -0.049
64 0.295 0.094 0.390 -0.272 0.085 -0.188
128 0.623 0.096 0.719 -0.634 -0.032 -0.553

Tabelle 4.4: Abweichungen der komplexen Eigenfrequenzen des vereinfachten unterteilten
Radmodells sFOSM, des reduzierten V1-Radmodells und des unterteilten reduzierten V2-
Radmodells vom Vollmodell der vereinfachten Radstruktur sFOM fir verschiedene Rota-
tionsgeschwindigkeiten.

Da Material- bzw. Strukturdampfung in diesen Berechnungen vernachlas-
sigt werden, wiirde die Kraftantwort, wenn genau fir eine Eigenfrequenz be-
rechnet, unendlich hohe Amplituden aufweisen. Da die Kraftantwort aller drei
Modelle fir diskrete Frequenzen berechnet wird und in den Modellen die Ei-
genfrequenzen variieren, liegen diese diskreten Frequenzen mehr oder weni-
ger nah zu den Eigenfrequenzen des betreffenden Modells. Somit rihren die
starken Unterschiede in den Amplituden im Bereich der Eigenfrequenzen aus
der nicht berlicksichtigten Dampfung und der diskreten Berechnung.

Untersuchungen in [Schi10] zeigen, dass eine Modellierung nach der V2-
Methode bessere Ergebnisse liefert, wenn Felge und Scheibe in ihrer Kon-
taktzone dieselben Knoten teilen (maximale Abweichung 2.2 Hz bei 128 rad/s
und mittlere Abweichung 0.75 Hz). Ein Netz mit gleicher Diskretisierung an
Felge- und Stern(Scheiben)-Kontakt ist fur reale Rader nur schwer umsetzbar.
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4.2 Entwicklung eines Substrukturmodells aus einem Finite-Elemente-Vollmodell

Im nachsten Schritt wird die beschriebene Modellierung V2 mit einer MLE-Be-
schreibung fir die Felge und einer Lagrange-Beschreibung fir den Stern fir
das reale Rad umgesetzt, da aufgrund der Streamline-Berechnung durch
ABAQUS keine Modellierung entsprechend sFOM mdglich ist. Die Felge wird
in ein 2D-Modell Uberfihrt und anschlieBend in seine 3D-Abbildung abgewi-
ckelt. In [Schi10] wird gezeigt, dass eine Diskretisierung mit 72 Elementen mit
quadratischen Ansatzfunktionen (200000 Freiheitsgrade) uber dem Umfang
das Eigenschwingungsverhalten des Ausgangsmodells mit den in Anhang
A4, Tabelle A.4 zusammengefassten Genauigkeiten abbilden kann. Wie zu-
vor fir das Komplettmodell beschrieben, werden im Kontaktbereich zur Felge
die Knoten des Sterns Uber feste Randbedingungen angebunden.

FP,1 — SFOM

HB 2,1 FB22 FB41

Kraftantwort in vertikaler
Richtungin N
- 2
- o o
o o o

N
I

I . I . | . 1
250 300 350 400
Frequenzin Hz

Abbildung 4.10: Vertikale Kraftantwort auf harmonische Anregung des vereinfachten Rad-
modells a) Vollmodell sFOM, b) reduziertes V1-Modell und c) unterteiltes V2-Modell bei
Rotationsgeschwindigkeit von 64 rad/s.

Fir das reale Radmodell werden wie flr das vereinfachte Modell auch Kno-
ten am Radflansch Uber eine starre Verbindung an einen Referenzknoten im
Radzentrum angebunden und dieser Knoten als Master im reduzierten Modell
beibehalten. Weiterhin werden die in Abbildung 4.11 dargestellten Freiheits-
grade an den Knoten an Felgenschulter sowie am Bett zur Einleitung einer
harmonischen Anregung und 50 generalisierte Freiheitsgrade beibehalten.
Damit weist das reduzierte Modell (ROSM*®) 0.9 % der Dimension des Voll-
modells (FOSM*) und eine Cut-Frequenz von 4001 Hz auf. Die realen und

% ROSM: reduced order subdivided model, reduziertes unterteiltes Modell
% FOSM: full order subdivided model, unterteiltes Vollmodell

207



4 Modellierungsstrategie

komplexen Eigenfrequenzen des unterteilten Vollmodells FOSM und die Ab-
weichungen der Eigenfrequenzen des reduzierten Modells ROSM sind in
Tabelle 4.5 und Tabelle 4.6 zusammengefasst. Im Frequenzbereich unterhalb
von 500 Hz werden sieben reale und komplexe Eigenfrequenzen durch das
ROSM mit einer mittleren Abweichung von 0.055 % und einer maximalen Ab-
weichung von 0.58 Hz (32 rad/s) vorhergesagt. Die Kraftantworten im Rad-
zentrum des FOSM und ROSM auf eine 10 N Kraftanregung an den in Abbil-
dung 4.11 dargestellten Freiheitsgraden sind in Abbildung 4.12 dargestellt.
Das Aufspalten der Eigenfrequenzen durch Rotation wird somit abgebildet. An
den durch graue Kreise gekennzeichneten Resonanzspitzen werden sowohl
im Vollmodell als auch im reduzierten Modell die Felgenbiegung FB 2,1/2 er-
kannt. Erklart wird dies in [Grol12b] durch den unsymmetrischen Felgenstern.
Bei Beurteilung der Approximation durch das ROSM muss bericksichtigt wer-
den, dass bereits im Vollmodell das unterteilte, mit unterschiedlichen Betrach-
tungsweisen gebildete Modell abgebildet ist. In [Grol12b] wird aufgezeigt,
dass der Unterschied zwischen sFOM und sFOSM im betrachteten Bereich
der Rotationsgeschwindigkeiten kleiner als 1 Hz ist. Somit kann davon ausge-
gangen werden, dass das ROSM eine akzeptable Approximation der Struk-
turdynamik des rollenden Rades bietet. Wie beschrieben kann fir reale Pkw-
Rader die SST-Prozedur nicht fir das komplette Radmodell inklusive des
Sterns angewandt werden. Die in [Grol12b] vorgeschlagene Methode, ermdg-
licht es das gyroskopische Aufspalten der Rad-Eigenfrequenzen unter Rotati-
on in einem Reifen-Hohlraum-Rad-Modell abzubilden. Ihre Giiltigkeit wird flr
den interessierenden Geschwindigkeitsbereich bis 100 km/h, was fur den be-
trachteten Reifen einer Rotationsgeschwindigkeit kleiner 90 rad/s entspricht,
gezeigt.

Der Vorteil der vorgeschlagenen Simulationsmethode besteht darin, dass
sie leicht und schnell auf vorhandene Radmodelle angewendet werden kann.
In einer Vernetzungssoftware kann ein bestehendes Modell effektiv in den
rotationssymmetrischen Anteil und den Stern unterteilt werden. Bei Radmo-
dellen, bei denen die Scheibe rotationssymmetrisch ist, kann diese ohnehin
durch die MLE-Beschreibung abgebildet werden. Fir Rader, deren Stern
mehr Speichen auf dem Umfang hat, kann untersucht werden, ob diese eben-
falls Uber die SMG-Prozedur erzeugt werden kann. ABAQUS erlaubt einen
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4.2 Entwicklung eines Substrukturmodells aus einem Finite-Elemente-Vollmodell

sich wiederholenden Sektor der Geometrie Uber einen Winkel von 360° abzu-
wickeln und wenn der Winkel dieses Sektors klein genug gewahlt ist, werden
dabei Streamlines berechnet [AB6.10].

Systemantwort
(Kraft)

Harmonische
Kraftanregungin
z-Richtung

Master-
Freiheits-
X grade

Abbildung 4.11: a) Beibehaltene Master-Freiheitsgrade des reduzierten Systems
b) Radeigenform Felgenbiegung FB 2,1 und c) Radeigenform Felgen-Pitch FP 1.

Felgenbiegung FB 2,1 Felgenbiegung FB 2,1
. Abweichung
. Reale Eigen- Komplexe Abweichung komplexe
Rotations- frequenz Eigenfrequenz reale EF des EF des
geschwindigkeit  Fosm.Modell FOSM-Modell  ,ROSY- ~ Rosw-
(EF) in Hz (EF) in Hz Hz Modells in
Hz
0 275.14 -
16 276.12 273.04 0.05 0.06
32 276.04 269.60 0.05 0.06
64 275.72 262.69 0.06 0.06
128 274.45 248.72 0.06 0.06

Tabelle 4.5: Eigenfrequenzen des FOSM und Abweichungen der Eigenfrequenzen des
ROSM (reales Pkw-Rad) flr verschiedene Rotationsgeschwindigkeiten.

Eine weitere Mdglichkeit, die Rotation fir das Radmodell zu implementieren
koénnte darin bestehen, anstelle der komplizierten unsymmetrischen Geomet-
rie des Felgensterns eine vereinfachte rotationssymmetrische Scheibe einzu-
setzen. Diese Moglichkeit wird aufgrund der guten Ergebnisse mit der zuvor
beschriebenen Methode in [Grol12b] nicht weiterverfolgt. Kindt [Kind09] fasst
zusammen, dass das dynamische Verhalten von Felge und Scheibe sehr
stark von ihrer komplizierten Geometrie beeinflusst wird, so dass diese detail-
liert abgebildet werden missen. Auch sprechen die Untersuchungen von
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[Haya07] fur diese Beurteilung. Weiterhin musste das Rad aufwendig neu
modelliert werden und tber Model-Updating-Verfahren wie in [Fris95] auch
dessen komplizierte Strukturdynamik zum Beispiel anhand des MAC®-Krite-
riums abgeglichen werden.

Felgenbiegung FB 2,2 Felgenbiegung FB 2,2
Abweichung Abweichung

Rotations- R(:?;:E;%(:n- Ei;(:nTr‘;I:::nz reale EF des komplexe EF
geschwindigkeit  pogy.Modell  FOSM-Moden  ROSM- ~ des ROSM-
in rad/s (EF) in Hz (EF) in Hz Mod:lzls in Mod:lzls in
0 276.83 -

16 276.80 279.93 0.07 0.06

32 276.73 283.33 0.06 0.06

64 276.41 290.12 0.06 0.06

128 275.15 303.58 0.06 0.06

Tabelle 4.6: Eigenfrequenzen des FOSM und Abweichungen der Eigenfrequenzen des
ROSM (reales Pkw-Rad) flr verschiedene Rotationsgeschwindigkeiten.
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Abbildung 4.12: Kraftantwort in vertikaler Richtung im Zentrum des realistischen Pkw-
Rades des Vollmodells FOSM und des reduzierten Modells ROSM bei einer Rotationsge-
schwindigkeit von 128 rad/s.

An dieser Stelle muss angemerkt werden, dass die beschriebenen quadra-
tischen Elemente bei Kopplung mit Reifen und Hohlraum nicht verwandt wer-
den kénnen, da die ABAQUS SST-Prozedur nur lineare Ansatzfunktionen zu-

% MAC: Modal Assurance Criterion: Mafzahl zwischen 0 und 1, die den Grad der Linearitat zweier
Eigenvektoren angibt
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sammen mit den linearen Ansatzfunktionen der Elemente des Reifen-Hohl-
raummodells erlaubt. Mischdefinitionen sind nicht méglich. Aus diesem Grund
wird in [Schi10] gezeigt, dass flur 144 lineare Elemente Uber dem Radumfang
(4 Elemente je 10° des Umfangs), die ersten sieben realen Eigenfrequenzen
von Radbiegung FB 2,n und Pitch FP,n (n=1,2) um 16 Hz bzw. 8 Hz von de-
nen des Ausgangsmodells abweichen. Bei Verwendung von 36 Elementen
Uber dem Umfang, die ausreichen, um die ersten Reifeneigenfrequenzen ab-
zubilden, werden starke Abweichungen > 100 Hz firr die ersten Radeigenfre-
quenzen (Radbiegung) berechnet. Das Rad wird zu steif angenommen. Prin-
zipiell ist die Modellierung durch 144 oder mehr Elemente Uber dem Umfang
fur das gekoppelte Modell aus Reifen, Hohlraum und Rad mdglich, allerdings
steigen die Zahl der Freiheitsgrade und damit auch die bendtigte Rechenzeit
drastisch an. Somit entsteht verstarkt die Forderung nach einer Reduktion des
Modells auf Master-Freiheitsgrade und generalisierten Freiheitsgrade. Fir die-
ses Modell ist die Diskretisierung des Ausgangsmodells unerheblich sofern
das Eigenwertproblem geldst werden kann.

Fir ein mit 168 Elementen (134 + 34) Uber dem Umfang diskretisiertes,
nicht rollendes, FOSM-Radmodell werden die in Abbildung 4.13 und Abbil-
dung 4.14 dargestellten Eigenformen und Eigenfrequenzen abhangig von der
Einspannung des Rades berechnet. Fir das eingespannte Rad werden im
Frequenzbereich unterhalb von 350 Hz die Felgenbiegung FB 2,7 und FB 2,2
sowie die Pitch-Eigenformen FP, 1/2 berechnet. Fir ein nicht eingespanntes
Rad werden neben den Starrkdrpereigenfrequenzen die Eigenfrequenzen der
Felgenbiegung FB 2,1/2 berechnet. Eine der Pitch-Eigenform &hnliche Eigen-
form wird bei einer hoéheren Frequenz berechnet. Bei dieser Eigenform
schwingt im Gegensatz zum eingespannten Rad der Radflansch gegen das
Felgenbett, welches selbst nur kleine Schwingwege ausfiihrt. Somit ist die
schwingende Masse geringer als bei der Pitch-Eigenform des eingespannten
Rades. Im Vergleich zum eingespannten Rad werden die FB 2,1/2-Eigenfre-
quenzen um 8 Hz abgesenkt. Durch die Einspannung uber funf Bolzen und
die Zentrierung wird somit eine Versteifung des Systems erreicht. Die Eigen-
frequenzen und Formen fur das rotierende System werden in Abschnitt 4.2.5
aufgezeigt und diskutiert.
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FB 2,1: 282 Hz FB 2,2: 284 Hz FP, 1: 312 Hz FP, 2: 312 Hz

-

Abbildung 4.13: Eigenschwingformen des eingespannten, nicht rotierenden Rades unter
350 Hz.

FB 2,1: 274 Hz FB 2,2: 276 Hz

®

Abbildung 4.14: Eigenschwingformen des freien, nicht rotierenden Rades unter 350 Hz.

4.2.4 Kraftschluss-Radfiihrung

Wie in Abschnitt 3.3 gezeigt, ist die Abbildung der Strukturdynamik der Kraft-
schluss-Radfiihrung notwendig, um das reale Systemverhalten des Gesamt-
systems Reifen-Hohlraum-Rad-Radfiihrung bestmdglich anzunahern. Dazu
wird ein Ausgangsmodell der Radflihrung entwickelt, das die Komponenten
Bodenplatte, Seitenstlitzen, Sturzkasten, Segmentlagerfihrungen des Sturz-
kastens, Linearfihrungen des Radlastkastens, Radlastkasten, Hydraulikmotor
und Messnabe beinhaltet (Abbildung 4.15). Die Geometrie der Komponenten
wurde im 3D-CAD-Programm INVENTOR der Firma Autodesk aufgebaut und
im *iges*-Format nach ABAQUS importiert. Fiir die Stahlkomponenten wer-
den die Dichte (7850 kg/m?), der Elastizitatsmodul (2.09*10""N/m?) und die
Poissonzahl (0.3) von Stahl im Modell gewahlt. Das Netz besteht aus linearen
Tetraeder- und Hexaeder-Elementen. Die Elementgréfien werden so gewahlt,
dass die aus der experimentellen Modalanalyse bekannten Eigenformen ab-
gebildet werden kénnen. In diesem Ausgangsmodell werden die Segmentla-
gerungen (Kugelumlauflager) Seitenstitzen-Sturzkasten und Bodenplatte-
Grundplatte, sowie die Linearfihrungen des Radlastkastens durch ein empiri-

% |nitial Graphics Exchange Specification: herstellerunabhangiges Datenformat zum Austausch von
Dateien
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sches, orthotropes Materialmodell abgebildet und Uber Null-Verschiebungs-
randbedingungen fix an die zu verbindenden Komponenten gekoppelt. Die
Masse der Kraftschluss-Radfiihrung kann experimentell nicht bestimmt wer-
den. Mit 3.2 t ist die berechnete Masse fur die Struktur plausibel.

Segmentlager ~. - Pratzhebel

Seitenstiitze ~_ ™ --- Verblockungsstiitzen
Kette

— - Sturzkasten
~ Radlastkasten
| Bodenplatte \:‘\ === Verblockungsstlitzen
X ~ N —————————————————————————————————

Grundplatte, Linearflihrung und Fundament

Abbildung 4.15: Schematische Darstellung der Kraftschluss-Radflihrung (Mod. 1).

Wie bereits in [Grol09a] und [Grol09b] gezeigt stimmen die mittels der Lan-
czos-Methode (vgl. Abschnitt 4.2.1) berechneten Eigenfrequenzen und Eigen-
formen der Kraftschluss-Radfuhrung des beschriebenen Ausgangsmodells
nicht genau genug mit den experimentell ermittelten Eigenfrequenzen des
EMA-Versuchs (vgl. 3.3.1) Gberein. Da die detaillierte Abbildung der Struktur-
dynamik von Kugel- bzw. Rollenumlauflagern ein eigenes Forschungsgebiet
bildet (vgl. z.B. [Ohta00]), wird bereits in [Grol09a] die unzureichende Abbil-
dung der Kugelumlauflager als Grund fiir die mangelnde Ubereinstimmung
genannt. Dies wird in [Hoda11] anhand des MAC®-Kriteriums belegt. Deshalb
wird in [Hoda11] das orthotrope Materialmodell durch Federmodelle ersetzt
und ein Optimierungsverfahren zur Anpassung der Federsteifigkeiten imple-
mentiert. Der Prozess zur Erzeugung des FE-Modells der Kraftschluss-Rad-
fihrung ist in Abbildung 4.16 dargestellt.

Die Federmodelle werden zur Abbildung der Kugel- und Rollenumlauflager,
der Linearfuhrungen sowie der mechanischen Verblockung des Sturzkastens
durch Pratzhebel und Verblockungsstitzen und des Radlastkastens durch
Verblockungsstiitzen entsprechend Abbildung 4.15 a) eingesetzt. Weiterhin
werden fur die Modifikation 1 (vgl. Abschnitt 3.3.2) zur Abbildung der Spann-
keile Federmodelle im Modell implementiert. Durch diese Modellierung wer-
den die MAC-Werte von zwei Eigenformen der Kraftschluss-Radfihrung um
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27% verbessert und weitere zwei Eigenformen aus Messung und Simulation
zur Ubereinstimmung gebracht. Die Optimierung der Federsteifigkeiten erfolgt
nach den von Martin [Mart01] und Friswell [Fris95] vorgeschlagenen Metho-
den [Hoda11]. Die Residuen der Eigenfrequenzen und MAC-Werte werden
durch die Optimierung um 53 % bzw. 20 % verringert.

2 él 2

) Abgleich Optimierung
FE-Modell EMA und Lagerung
FE-Modell

Abbildung 4.16: Prozess zur Erzeugung und Optimierung des FE-Modells der Kraft-
schluss-Radfiihrung.

Fir die Anbindung der Kraftschluss-Radflihrung an die Umgebung muss
beachtet werden, dass die Grundplatte auf einer Linearflihrung, die mit dem
Fundament verbunden ist, gelagert ist (vgl. Abbildung 4.15). Die Randbedin-
gungen fir die Grundplatte sehen in der Realitat so aus, dass die Radflihrung
in der positiven z-Richtung frei beweglich ist, wobei sie mit ihrem Eigen-
gewicht belastet ist. In der negativen z-Richtung ist die Grundplatte auf Li-
nearfuhrungen gelagert, die fest mit dem Fundament verbunden sind. Im Mo-
dell wird die Grundplatte in der z-Richtung als gefesselt angenommen, da die
real vorliegenden Randbedingungen im Modell nicht abgebildet werden kon-
nen. In der x-Richtung wirken in der Realitat die Lagerung der Linearfiihrung
sowie Reibung. Im Modell werden die x- und y-Richtung ebenfalls als raum-
fest angenommen.

In [Hoda11] werden weder Materialdampfung noch Dampfung der durch
Federn approximierten Lager berlicksichtigt. Dies erfolgte im Rahmen dieser
Forschungsarbeit durch Berlicksichtigung einer Complex-Stiffness in ABA-
QUS. Die Parameter der komplexen Steifigkeit der einzelnen Federn werden
an die aufgenommene Ubertragungsfunktion der EMA (vgl. Abschnitt 3.3) an-
gepasst. Das Dampfungsmodell ist in Abschnitt 4.2.6 beschrieben.

Unter den angenommenen Randbedingungen wird der EMA-Versuch aus
Abschnitt 3.3 durch Anregung an der rechten Seitenstltze simuliert. Die expe-
rimentell ermittelte Ubertragungsfunktion bei Anregung der rechten Seitenstiit-
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ze der Radflihrung in x-Richtung kann durch das Modell, wie in Abbildung
4.17 dargestellt, abgebildet werden. Die Abweichungen zwischen Versuch
und Simulation ergeben sich aus der in positiver z-Richtung sowie in x-Rich-
tung zu steifen Lagerung der Grundplatte. Dies kann gezeigt werden, indem
die festen Anbindungen jeweils durch Federelemente ersetzt werden. Durch
Optimierung der Federsteifigkeiten kann fir eine in allen drei Raumrichtungen
auf Federn gelagerte Grundplatte gemessene und simulierte Ubertragungs-
funktion durch Variation der Federsteifigkeit bis zu einer Frequenz von 230 Hz
nahezu zur Ubereinstimmung gebracht werden. Durch die Optimierung wer-
den sehr geringe Werte fur die Federsteifigkeiten ermittelt, wodurch die Nach-
giebigkeit der Grundplatte besser abgebildet wird. Fur die Kopplung des Rad-
fuhrungsmodells mit dem Reifen-Hohlraum-Rad-Modell ist diese Anbindung
im Vergleich zur Anbindung des Reifens (unverschieblich angenommene
Fahrbahnkontaktknoten, vgl. Abschnitt 4.2.1) zu weich. Schwingformen des
Reifens regen dann die Kraftschluss-Radfiihrung an der Anbindungsstelle zu
Schwingformen an, deren grote Deformationsamplituden an der Koppelstelle
zum Fundament auftreten. Dies steht im Wiederspruch zu Versuchsergebnis-
sen aus der OMA der Radfiihrung (vgl. Abschnitt 3.3). Die Linearfihrungen
bilden eine wesentlich komplexere Lagerung als durch die Federelemente ab-
gebildet werden kann. In den folgenden Simulationen wird die Grundplatte da-
her fest angebunden.
Anregungin x-Richtung

< 1,E+00

R

E 1£01 |

| o=

S Versuch
2 1502 Mod. 1
[ =

=] | — Simulation
B 1,E03 Mo 1
f =

= J

o 1604

T

2 1,605

b | v

0 50 100 150 200 250 300
Frequenzin Hz

Abbildung 4.17:  Vergleich von gemessener und simulierter Ubertragungsfunktion der
Kraftschluss-Radfiihrung (Mod. 1).

Das Modell der Kraftschluss-Radfiihrung in Mod. 1 wird um die Verspan-
nung gegen das Prifstandsportal (Mod. 2) erweitert. Die Verbindung der Ver-
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spannungen mit dem Prufstandsportal erfolgt durch Schrauben, die durch Fe-
derelemente im Modell abgebildet werden. Die Modellierung ist schematisch
in Abbildung 4.18 und in Abbildung 4.19 dargestellit.

:‘: Verspannung
gegen das Portal

Grundplatte, Linearfilhrung und Fundament

Abbildung 4.18: Schematische Darstellung der Kraftschluss-Radflhrung (Mod. 2).

Zur Kopplung beider Modelle mit dem Reifen-Hohlraum-Rad-Modell werden
an beiden Radfuhrungsmodellen die Knoten der Messnabe, die Kontakt zum
Radflansch haben, starr mit einem Referenzknoten im Nabenzentrum ver-
knupft. Die verknlpften Knoten und der Referenzknoten sind in Abbildung
4.19 anhand des Modells der Mod. 2. dargestellt.

—-——~—----~,;Verspannun9
/ gegen das Portal

Starr veﬂ(nﬂpﬂg_
Knoten

Referenzknoten -=="~

Abbildung 4.19: Darstellung des Modells der Kraftschluss-Radfiihrung (Mod. 2) und starr
verkniipfte Nabenknoten inklusive Referenzknoten.

4.2.5 Beriicksichtigung gyroskopischer Effekte durch Rotation

In den Abschnitten 4.2.1 bis 4.2.3 wurde die Methodik zum Aufbau der FE-
Modelle der Subsysteme des Systems Reifen-Hohlraum-Rad beschrieben.
Die Schritte zur Berechnung eines mit Radlast beaufschlagten Systems wur-
den aufgezeigt. Zur Nutzung des impliziten Zeitintegrationsverfahrens zur Be-
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rechnung des Rollzustandes, das in ABAQUS implementiert ist, miissen die
rotierenden Korper durch die Symmetric-Model-Generation (SMG)-Revolve-
Prozedur erzeugt werden. Aus diesem Grund wurde die in [Grol12b] be-
schriebene Methode (vgl. Abschnitt 4.2.3) zur Unterteilung des Rades in einen
rotationssymmetrischen und einen nicht rotationssymmetrischen Anteil umge-
setzt. Unter Rotation wird schlieRlich geprift, ob das in der Messung in Ab-
schnitt 3.2.2 fir den Reifen ermittelte Eigenschwingungsverhalten abgebildet
werden kann. Weiterhin wird geprift, ob das durch gyroskopische Effekte be-
dingte Aufspalten der Eigenfrequenzen fiir das Rad und den Hohlraum durch
die beschriebene Modellierung abgebildet wird.

Innerhalb des impliziten Zeitintegrationsverfahrens in ABAQUS, Steady-
State-Transport (SST) genannt, wird fir die Elemente, die den rotierenden
Kérper bilden, die Rotationsgeschwindigkeit angegeben. Hat ein elastischer
Korper, wie der Reifen, mit einer (starren) Unterlage Kontakt und rotiert, wird
von Rollen gesprochen. Fur das Rollen wird zusatzlich die Translationsbewe-
gung des Systems definiert. Fir den Reifen muss der Zustand des ,Freien
Rollens” zunachst iterativ bestimmt werden, da dessen effektiver Rollradius
zunachst unbekannt und die korrekte Definition der Rotationsgeschwindigkeit
nicht moglich ist. Aus diesem Grund wird im ersten Schritt die Losung fir ei-
nen Bremszustand und im nachsten Schritt der Antriebszustand berechnet.
Wahrend dieser Berechnungen wird die im Reifenzentrum resultierende
Langskraft oder das resultierende Moment aufgezeichnet. Beim Nulldurch-
gang des Kraft- beziehungsweise Momentenverlaufs wird die Rotationsge-
schwindigkeit fir den freien Rollzustand gegebenenfalls Gber mehrere aufei-
nander folgende Iterationsrechnungen gefunden. Diese Rotationsgeschwin-
digkeit wird fir die Elemente des Reifens und des rotationssymmetrischen
Radanteils (Felge) angegeben. Das implizite Zeitintegrationsverfahren SST
nutzt eine gemischte Lagrange-Euler-Formulierung. Das Bezugssystem liegt
in der Achse des rollenden Reifens. Das Material des Reifens rotiert durch die
gebildeten Streamlines. Das rotationssymmetrische Netz und die Bewegung
werden in Lagrangeschen Koordinaten beschrieben. Die grofle Deformation
des Reifens im Kontaktbereich wird abgebildet. Tragheitseffekte werden
beriicksichtigt.
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Zur Abbildung der Rotation des Fillmediums (vgl. Abschnitt 2.2.2 und 3.2.2)
wird in ABAQUS fiir die akustischen Elemente eine FlieRgeschwindigkeit defi-
niert [AT6.10]. Da die MACH-Zahl signifikant groRRer als Null ist, unterteilt sich
die Wellenbewegung im Medium in einen Anteil mit der Flussrichtung und
einen entgegengesetzt (Doppler-Effekt). Der Effekt der so definierten FlieRge-
schwindigkeit hangt in ABAQUS von der verwendeten Berechnungsprozedur
ab. Da die gyroskopischen Effekte zusatzliche Terme in der Element-Damp-
fungsmatrix bedeuten, haben sie nur in komplexwertigen Berechnungsproze-
duren Auswirkungen. Nach [AT6.10] sind dies Subspace-Projection-Methode
und dynamische Prozeduren, in denen die Dampfungsmatrix bericksich-
tigt wird. In ABAQUS werden die gyroskopischen Effekte fur Akustik-Struktur-
Kopplungen fiir die Akustik und fur die Struktur unterschiedlich behandelt.
Aufgrund der mdglichen Deformation der Struktur wird deren Rotation tber
die SST-Prozedur berechnet. AnschlieRende lineare Stérungsrechnungen
werden auf diesen deformierten Zustand bezogen. Die FlieRgeschwindigkeit
des Fluids muss seit der ABAQUS Version 6.70ef-1 in diesem linearen St6-
rungsschritt selbst wieder definiert werden, wenn sie berlicksichtigt werden
soll [AT6.10].

Das komplexe Eigenwertproblem fiir das rollende System wird mittels der
Subspace-Projection-Methode in ABAQUS gel6st. Die Kopplung des Reifens
an die Kraftschluss-Radfiihrung wird zunachst nicht bericksichtigt. Die Rota-
tion um die Reifenachse ist frei und die Knoten im Reifen-Fahrbahn-Kontakt
festgehalten. Diese Randbedingungen geben die Randbedingungen im IPS
naherungsweise wieder. In Abbildung 4.20 sind die ersten 12 realwertigen Ei-
genformen des mit 60 km/h rollenden Reifens dargestellt. Die komplexwerti-
gen Eigenformen gleichen den Realwertigen, da fiir diese niederfrequenten
Reifen-Eigenformen keine Wellenbewegungen identifiziert werden. Bei kom-
plexen Reifeneigenformen héherer Ordnung als den dargestellten, zeigen sich
Wellenbewegungen mit beziehungsweise entgegen der Rotationsrichtung, die
im Kontakt gestort werden. In Tabelle 4.7 ist fur eine Geschwindigkeit von
60 km/h der Vergleich von gemessenen (EMA-Versuch Abschnitt 3.1.4 und
Rollzustand Abschnitt 3.2.2) und simulierten real- und komplexwertigen Ei-
genfrequenzen zusammengefasst. In Tabelle 4.8 sind die berechneten kom-
plexen Eigenfrequenzen im Vergleich zu den gemessenen Eigenfrequenzen
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fur 20 und 100 km/h dargestellt. Fur die Eigenfrequenzberechnung wird je-
weils die Property Evaluation®* PE = 0 Hz gewahlt. Die Beriicksichtigung der
frequenzabhangigen Versteifung viskoelastischer Materialien erfolgt in
Abschnitt 4.2.6.

[1,0]-asym + [0,0]-
torsional

[2,0]-sym [2,1]-asym

[3,0]-asym [3,0]-sym [3,1]-sym [4,1]-asym

Abbildung 4.20: Darstellung der ersten 12 berechneten realwertigen Reifen-Eigenformen
unter 5 kN Radlast des mit 60 km/h rollenden Gesamtmodells aus Reifen, Hohlraum und
Rad.

Die Eigenfrequenzen im stehenden EMA-Versuch sind insgesamt hoher als
durch das Modell berechnet, wie aufgrund der Materialdefinition zu erwarten
(vgl. Abschnitt 4.2.1). Die Randbedingungen im EMA-Versuch erlauben die
Rotation um die Reifenrotationsachse nicht. Durch den freien Rotationsfrei-
heitsgrad im Rollzustand und der Simulation ist die erste Eigenform der Simu-
lation eine Kombination aus [7,0]-asym und torsional-Reifen-Eigenform bei
stark verringerter Frequenz. Bei festem Rotationsfreiheitsgrad in der Simulati-
on liegt diese Eigenfrequenz in der Grofienordnung der [1,0]-sym-Eigenfre-
quenz des EMA-Versuchs. Brinkmeier erreicht Abweichungen in der GréRRen-

% Property Evaluation, Funktionalitat in ABAQUS zur Auswertung der viskoelastischen Materialeigen-
schaften fiir definierte Frequenzen (vgl. Abschnitt 4.2.6)
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ordnung von 10 Hz fur den Vergleich zwischen EMA-Versuch und Simulation
des Rollzustandes, wobei in [Brin07] die Simulation die Eigenfrequenzen
durchgangig ca. um diesen Wert unterschatzt. Fur den rollenden Zustand
kann das Modell die Eigenfrequenzen des IPS-Versuchs mit geringeren Ab-
weichungen abbilden.

Stehen-

der be-

lasteter

Reifen,

Rotation
fix
Messung Eigen-
frequenz in Hz

Rollender Reifen, 2.8 bar, 5 kN, 60 km/h

Simulation Eigenfrequenz in Hz

Form Reale Eigen- K%Tpelsj(e Differenz
EMA IPS frequenzen freqt?enzen _(Simula-
PE=0 PE =0 tion - IPS)
[1,1]-lateral 61.5 54.6 50.0 491 -5.5
[1’1.]' 82.3 70.3 63.2 63.6 -6.7
steering
[1,0]-asym 100 37 37.6 38.8 1.8
[1,0]-sym 106 72.2 84.6 83.7 11.5
[2,0]-asym - 97.6 92.8 92.3 -5.3
[2,0]-sym 130 99.6 107.9 102.6 3

Tabelle 4.7: Vergleich der Schwingformen und Eigenfrequenzen in Messung und Simulation
(168 Elemente).

Im Rollzustand werden die Eigenfrequenzen der [1,1]-Eigenformen durch
das Modell bei allen untersuchten Geschwindigkeiten geringer berechnet als
aus den Kraftspektren der Ausrollversuche ausgelesen. Die Eigenfrequenzen
der [1,0]-Eigenformen werden bei allen Geschwindigkeiten durch das Modell
héherfrequent berechnet als im Versuch bestimmt (vgl. Abbildung 4.25). Die
Eigenfrequenz der [2,0]-asym-Eigenform wird durch das Modell unterschatzt,
wahrend diejenige der [2,0]-sym-Eigenform Uberschatzt wird. Der Grund fur
die Abweichungen ist in der Vernachlassigung der mechanischen Eingangs-
impedanz des IPS zu sehen (vgl. Abschnitt 5.2). Diese beeinflusst die Struk-
turdynamik des angekoppelten Systems. Weiterhin werden die Reifen-Eigen-
frequenzen in den Kraftspektren des Versuchs teilweise durch Eigenfrequen-
zen der Kraftschluss-Radflihrung Uberlagert, so dass das Auslesen erschwert
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wird. Es wird davon ausgegangen, dass die Materialmodellierung des FE-
Modells fir den rollenden Zustand gute Ergebnisse liefert. Die Randbedin-
gungen (mechanische Eingangsimpedanz der Radfiihrung, Freiheitsgrade)
des Versuchs mussen in der Simulation aber sehr detailliert abgebildet wer-
den, um die Eigenfrequenzen des rollenden Reifens noch genauer berechnen
zu kénnen.

Eigenfrequenz in Hz

Form Rollender Reifen, 2.8 bar, 5 kN Rollender Reifen, 2.8 bar, 5 kN
20 km/h 100 km/h
Differenz Differenz
Mes- Simulation (Simulation Mes- Simulation (Simula-
sung IPS PE=0 sung IPS PE=0 tion —
- IPS)
IPS)
[1,1]- 56.6 50.1 -6.5 50.7 47.4 -3.3
lateral
[1,1]- 70.3 63.6 6.7 66.4 63.3 3.1
steering
[1,0]-asym 38 39.0 1.0 37 38.6 1.6
[1,0]-sym 74.2 85.0 10.8 70.3 80.9 10.6
[2,0]-asym 99.6 93.8 -5.8 - 88.7 -
[2,0]-sym - 107.8 - 95.7 95.9 0.2

Tabelle 4.8: Vergleich der Schwingformen und Eigenfrequenzen in Messung und Simulation
(168 Elemente).

In der Simulation weichen die niederfrequenten realen und komplexen Ei-
genfrequenzen leicht voneinander ab. Fir die niederfrequenten, hier diskutier-
ten Reifen-Eigenfrequenzen tritt kein gyroskopisches Aufspalten wie fiir das
Hohlraummedium und das Rad auf. Dieses Ergebnis stimmt mit den Ergeb-
nissen der Messung in Abschnitt 3.2.2 Uberein. Durch den Kontakt mit der
Fahrbahn wird die Symmetrie des Systems zerstort, das rotationsbedingte
Aufspalten der Eigenfrequenzen tritt fur den Reifen nicht auf.

Die berechneten komplexen und die aus der Messung ermittelten Eigenfre-
quenzen fallen mit zunehmender Geschwindigkeit ab (vgl. Tabelle 4.7 und
Tabelle 4.8). In der Messung resultiert dies aus den Materialeigenschaften ge-
fullter Elastomere, die auf bimodale Belastung mit einem Abfall des Speicher-
moduls reagieren (vgl. Abschnitte 2.1.1 und 3.2.2). Das Material unterliegt ei-
ner Uberlagerten tieffrequenten Dehnung grof’er Deformationsamplitude, de-
ren Frequenz von der Rollgeschwindigkeit abhangt. Der Speichermodul fallt
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abhangig von dieser Frequenz unterschiedlich stark ab. In der Simulation
erfolgt nach [Brin07] der Abfall der Eigenfrequenzen aus der in der Gleichung
(4.47) enthaltenen MLE-Matrix W . Die Ublichen Materialmodelle kommerziel-
ler FE-Programme konnen nichtlinear-viskoelastische Materialeigenschaften
(Payne-Effekt, Entfestigung aufgrund bimodaler Belastung) nicht abbilden
(vgl. Abschnitt 4.1.1).

Werden die komplexen Eigenformen und Eigenfrequenzen des Hohlraum-
mediums berechnet und die komplexen Schwingformen dargestellt, zeigen
sich Druckwellen, die sich mit bzw. entgegen der Rotationsrichtung des Ra-
des bewegen. Gleichzeitig zeigt der Reifen Deformationen der umliegenden
Reifeneigenformen. In Tabelle 4.9 wird das Aufspalten der komplexen Hohl-
raum-Eigenfrequenzen mit zunehmender Geschwindigkeit dargestellt. Da im
Frequenzbereich um 200 Hz aufgrund der Akustik-Struktur-Kopplung von
einem verstarkten Einfluss der PE-Frequenz auszugehen ist, werden die
Hohlraum-Eigenfrequenzen bei PE = 200 Hz berechnet (vgl. Abschnitte 4.2.2
und 4.2.6). Die Frequenzdifferenz stimmt gut mit der Messung Uberein. Die
Simulationsergebnisse weichen von der Messung fir 100 km/h um weniger
als 1 % ab. Bei 60 km/h wird eine Abweichung von maximal 2.5 % erreicht.
Abweichungen resultieren z.B. aus der begrenzten Auflésung (2 Hz) in der
Messung.

. Simulation Komplexe Hohl- Me_ssung .
Gesc_hwmdlgken raum-Eigenfrequenz in Hz Hohlraum-Eigenfrequenz in
in km/h Hz
1. Ast 2. Ast 1. Ast 2. Ast
20 199 207 - -
60 199 214 205 218
100 198 222 197.2 222.7

Tabelle 4.9: Komplexe Eigenfrequenzen des Hohlraums im belasteten (5 kN Radlast, Full-
druck 2.8 bar) rollenden Reifen-Hohlraum-Radmodell (168 Elemente Giber dem Umfang,
PE =200 Hz).

Abbildung 4.21 zeigt die komplexen Eigenfrequenzen und -formen des un-
terteilten Radmodells (FOSM, 168 Elemente mit linearen Ansatzfunktionen)
fur die Rotationsgeschwindigkeit, die einer Rollgeschwindigkeit des Gesamt-
systems von 60 km/h entspricht (= 50 rad/s). Im Vergleich mit den in Abschnitt
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4.2.3 fur das nicht rotierende, unterteilte Radmodell berechneten realen Ei-
genfrequenzen kann das Aufspalten der Eigenfrequenzen fiur die zwei Eigen-
formen im interessierenden Frequenzbereich abgebildet werden. Tabelle 4.10
fasst die komplexen Eigenfrequenzen fir unterschiedliche Rotationsgeschwin-
digkeiten zusammen. Die Eigenfrequenzen der Felgenbiegung spalten um
22 Hz (+-11 Hz) auf, da zwei Wellen (2. Ordnung) Gber dem Umfang ausge-
bildet werden, wahrend die Pitch-Eigenfrequenzen (eine Welle, 1. Ordnung)
um 9 Hz (-5/+4 Hz) aufspalten. Damit kann das in Abbildung 4.11 b) dar-
gestellte Aufspalten der Hohlraum- und Rad-Eigenfrequenzen abgebildet
werden.

FB 2,1: 272 Hz FB 2,2: 294 Hz FP,1: 307 Hz FP,2: 316 Hz

® O e

Abbildung 4.21: Darstellung der berechneten komplexen Rad-Eigenformen FB 2,1/2 und
FP, 1/2 des mit ca. 60 km/h rollenden Radmodells (168 Elemente liber dem Umfang).

Rotationsgeschwindigkeit

in radls FB 2,1 FB 2,2 FP 1 FP 2
10 281 286 311 313
20 279 288 310 314
30 277 290 309 315
40 275 292 308 315
50 272 294 307 316
60 270 296 306 317

Tabelle 4.10: Komplexe Rad-Eigenfrequenzen des rotierenden Radmodells.

Im Gesamtmodell aus Reifen, Hohlraum und Rad, das rollend (20, 60 und
100 km/h) mit 168 Elementen Uber dem Umfang abgebildet wird, ist die Un-
terscheidung von Reifen- und Radeigenformen erschwert. Es treten vielmehr
Deformationen beider Teilsysteme auf. Im Frequenzbereich oberhalb von
200 Hz kommen bei nahezu allen fir das Gesamtmodell berechneten Eigen-
formen Raddeformationen vor. In Abbildung 4.22 bis Abbildung 4.24 sind die
dem Rad zugeordneten Eigenfrequenzen und -formen sowie einige ausge-
wahlte Formen des Reifens, die Anteile an Raddeformationen aufweisen,
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dargestellt. Beispielsweise wird bei 20 km/h eine Gurtelbiegeschwingung bei
239 Hz auf (Abbildung 4.22) von einer Felgenbiegung begleitet. Fiir 60 km/h
wird in diesem Modell bei 214 Hz die Hohlraumresonanz (2. Ast) berechnet,
wobei gleichzeitig die Felge stark deformiert (Abbildung 4.23).

214 Hz 226 Hz: FB 2,1 232 Hz:FB 2,2 239 Hz

e 9

251 Hz: FP 1 254 Hz 256 Hz: FP 2

® O

Abbildung 4.22: Komplexer Eigenformen des Gesamtmodells bei 20 km/h (168 Elemente
Uber dem Umfang, PE = 200 Hz).

@9

214 Hz: Hohlraum

2 Ast 218 Hz: FB 2,1 243 Hz: FB 2,2

G &

248 Hz: FP 1 257 Hz: FP 2

Abbildung 4.23: Komplexe Eigenformen des Gesamtmodells bei 60 km/h (168 Elemente
Uber dem Umfang, PE = 200 Hz).

Fir die Felgenbiegung FB 2,n und die Felgen-Pitch-Eigenform FP kann das
rotationsbedingte Aufspalten der Eigenfrequenzen auch im Modell des Ge-
samtsystems abgebildet werden. Die Frequenzlagen beider Eigenformen lie-
gen niedriger als im Modell ohne Reifen und Hohlraum (vgl. Tabelle 4.10) und
auch als im EMA-Versuch. Im Vergleich zum Modell des Rades allein bewirkt
die Reifenmasse einen Abfall der Eigenfrequenzen. Im Vergleich zum EMA-
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Versuch bewirkt das Reifenmaterial eine weniger starke Versteifung, da der
Speichermodul durch die Uberlagerte grofle Deformation abfallt. In den IPS-
Messungen werden im Frequenzbereich 260 bis 280 Hz Amplitudentberho-
hungen in den Kraftspektren identifiziert (vgl. Abschnitt 3.2.2), die aber nicht
eindeutig bestimmten Radeigenformen zugewiesen werden konnten. In der
Simulation fallen in diesen Bereich Felgenbiegeschwingungen dritter Ordnung
FB 3,n, wobei diese auch in der Simulation nicht eindeutig von den Reifenei-
genformen unterschieden werden kénnen.

208 Hz 213 Hz: FB 21 247 Hz: FB 2,2
240 Hz: FP 1 249 Hz 262Hz: FP 2 256 Hz

e & e

Abbildung 4.24: Komplexe Eigenformen des Gesamtmodells bei 100 km/h (168 Elemente
Uber dem Umfang, PE = 200 Hz).

4.2.6 Beriicksichtigung von viskoelastischen Materialeigenschaften
und Dampfung

Die komplizierte Energiedissipation dynamischer Systeme wird in FE-Model-
len meist durch einen mathematischen Ansatz abgebildet. Dieser hangt davon
ab, ob Dampfung in physikalischen (vollstandige Losung des Gleichungssys-
tems) oder generalisierten (Losung auf Basis der Eigenvektoren) Koordinaten
bericksichtigt wird. Wird die Systemgleichung in generalisierten Koordinaten
geldst, kann modale Dampfung genutzt werden [AB6.10]. Die Strukturantwort
wird als Linearkombination einer Anzahl n von ungedampften Eigenvektoren
angenommen. Dadurch missen n ungekoppelte Gleichungen gelést werden,
was eine effektive Berechnung der Strukturantwort ermdglicht. Dabei wird die
Dampfung jeder einzelnen Eigenfrequenz als Anteil an der kritischen Damp-
fung angegeben [AB6.10]. Fur die vollstandige Lésung des Gleichungssys-
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tems kann Energiedissipation als viskose Dampfung, Strukturdampfung oder
Rayleigh-Dampfung abgebildet werden [AB6.10]. Dabei kann unterschieden
werden, ob die Mechanismen global auf das Modell oder einzeln auf Elemen-
te bzw. Materialien des Modells wirken. Viskose Dampfung bildet eine zur Ge-
schwindigkeit in Phase und proportionale Dampfungskraft ab, so dass sich
diese linear proportional zur Frequenz verhalt [AB6.10]. Demgegenuber wird
Strukturdampfung konstant Giber dem Frequenzbereich angenommen. Sie ist
proportional zur Verschiebung des Objekts [AB6.10]. In ABAQUS tragen
Dampfungsmechanismen, die aus viskoelastischen Materialien (z.B. Prony-
Terme) resultieren, bei Auswertung im Frequenzbereich zur Strukturdampfung
bei [AB6.10].

Reifen

Brinkmeier [Brin07] verwendet fur die Abbildung der Reifendynamik in einem
FE-Modell modale Dampfung, die er liber dem betrachteten Frequenzbereich
als konstant annimmt. Modale Dampfung ist flir gekoppelte Systeme wie das
System Reifen-Hohlraum-Rad, das mit der Radflihrung gekoppelt wird, nicht
empfehlenswert. Die Systeme Komplettrad und Radflihrung sowie bereits die
Subsysteme Reifen, Hohlraum und Rad weisen stark unterschiedliche Damp-
fungseigenschaften auf. Bei Verwendung von modaler Dampfung miissten
Eigenfrequenzen und —vektoren des gekoppelten Systems zunachst berech-
net und hinsichtlich der auftretenden Eigenformen analysiert werden. Fir eine
dynamische Analyse wird dann der jeweiligen Eigenformen die entsprechende
experimentell bestimmte Dampfung als modale Dampfungen zugewiesen.
Koénnen einzelnen Eigenformen experimentell nicht identifiziert werden, mus-
sen Annahmen getroffen werden.

Dampfungsansatze, die auf den physikalischen Koordinaten beruhen und
auf das globale Modell, die Elemente oder Materialien wirken, kénnen in
ABAQUS in Substrukturen beibehalten werden. Wahrend der Substruktur-
erzeugung konnen reduzierte Dampfungsmatrizen berechnet werden, deren
Quellen der Nutzer einzeln auswahlen kann. Es ist daher anzustreben, die
Energiedissipation der Subsysteme durch einen Dampfungsansatz auf
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Element-oder Materialebene abzubilden und mdoglichst in der Substruktur
beizubehalten.

Kindt [Kind09] findet in experimentellen Untersuchungen an Gummiproben
des Reifenprofils eine klare Frequenzabhangigkeit. Er verwendet dennoch ein
frequenzunabhangiges, massen- und steifigkeitsproportionales Dampfungs-
modell fiir die Gurtelsteifigkeit innerhalb seines Reifenmodells, da diese we-
sentlich durch die Stahlkordlagen bestimmt wird [Kind09]. Kindts Versuche ei-
nen Rayleigh-Ansatz an die experimentell ermittelten Dampfungen (EMA-Ver-
such) zu fitten, lieferten keine guten Ergebnisse [Kind09]. Die Energiedissi-
pation der als Seitenwand dienenden Federnmodelle bertcksichtigt er durch
eine frequenzunabhangige Dampfungskonstante [Kind09]. Durch Abgleich
von EMA-Versuch und berechneten komplexen Eigenfrequenzen passt Kindt
die Steifigkeiten der Federn an [Kind09]. Bis 230 Hz kann das Modell die im
EMA-Versuch gemessenen Eigenfrequenzen mit Abweichungen von 5 Hz
vorhersagen. Oberhalb 230 Hz nehmen die Abweichungen zu, da neben der
nicht bertcksichtigten frequenzabhangigen Steifigkeit auch das dynamische
Verhalten der Seitenwand unabhangig von dem des Girtels angenommen
wird und die Kopplung zwischen Hohlraummodell und Seitenwand vernach-
lassigt wird.

Kaliske [Kali97] empfiehlt ein viskoelastisches Materialmodell zur Abbildung
dissipativer Effekte von Reifenmaterialien. Werden die Materialeigenschaften
innerhalb des ABAQUS-Modells durch das viskoelastische Materialmodell
Prony-Terme abgebildet, kdnnen die frequenzabhangigen Elastomermateri-
aleigenschaften (vgl. Abschnitt 2.1.1) abgebildet werden. Die Eigenwertsolver
in ABAQUS werten diese frequenzabhangigen Materialeigenschaften fir eine
vom Benutzer zu definierende Frequenz

PEy = fy (4.108)
mit PEyx  der Property Evaluation (Einstellparameter in ABAQUS) und

fu der interessierenden Frequenz

aus [AB6.10]. Sind Steifigkeit und Dampfung stark von der Frequenz abhan-
gig, konnen die Eigenwerte und -frequenzen des Vollmodells in mehreren
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Schritten berechnet werden, wobei die Materialeigenschaften in jedem Schritt
fur eine hohere Frequenz fy ausgewertet werden.

Bei der Reduktion eines Vollmodells zu einer Substruktur werden die fre-
quenzabhangigen Steifigkeiten fir eine definierte PE-Frequenz bertcksichtigt
und in der Substruktur beibehalten. Zusatzlich kann wahrend der Substruktur-
generierung eine viskose Dampfungsmatrix fur eine definierte PE-Frequenz
erzeugt werden. Es gilt demnach zu priifen, wie viele Substrukturen bzw. PE-
Frequenzen f, fir den Frequenzbereich bis 300 Hz bendtigt werden, um die
frequenzabhangige Steifigkeit und Dampfung der Elastomermaterialien mit
ausreichender Genauigkeit abbilden zu konnen. In der Diskussion dieser
Punkte wird zunachst auf die frequenzabhangige Steifigkeit und anschlief’end
auf die Dampfung eingegangen. Es wird dabei davon ausgegangen, dass das
viskoelastische Materialverhalten durch die Prony-Terme gentigend genau
abgebildet wird.

Unter Berlcksichtigung der viskoelastischen Eigenschaften fur verschiede-
ne PE-Frequenzen werden die realen und komplexen Eigenfrequenzen be-
rechnet. Die komplexen Eigenfrequenzen des mit 60 km/h rollenden Gesamt-
modells (Reifen-Hohlraum-Rad, grobere Diskretisierung als in den bisher dis-
kutierten Modellen) sind in Abbildung 4.25 Uber der komplexen Eigenfrequenz
bei PE = 0 Hz aufgetragen. In der Abbildung sind zusatzlich die aus den Kraft-
und Momentenspektren der Ausrollversuche bestimmten Eigenfrequenzen ge-
kennzeichnet. Ohne Berucksichtigung der Kraftschluss-Radfiihrung im Modell
weisen einige der Reifen-Eigenfrequenzen grofiere Abweichungen zum Ver-
such auf (vgl. Abschnitt 4.2.5) als die Unterschiede durch variierende PE-Fre-
quenzen. Im hoéheren Frequenzbereich nehmen die Eigenfrequenzen starker
mit der PE-Frequenz zu (bei diesem Reifen um ca. 7 Hz bei ca. 265 Hz). Die
Reifen-Eigenfrequenzen in diesem héheren Frequenzbereich kdnnen aus den
Kraftspektren des Versuchs allerdings nicht mehr eindeutig identifiziert wer-
den. Somit ist festzuhalten, dass zur Abbildung der Frequenzlagen der im
Versuch identifizierten Resonanzen des Reifens eine PE-Frequenz ausreicht.

Der Anstieg der Hohlraum-Eigenfrequenzen mit der PE-Frequenz wird in
Abbildung 4.25 fur PE =200 Hz im Vergleich zu PE =0 Hz aufgezeigt. Die
Hohlraum-Eigenfrequenzen werden durch die Erhéhung der PE-Frequenzen,
die auf die Materialeigenschaften der Elastomermaterialien wirken, um ca.
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2 Hz erhoht. Dies zeigt die Kopplung zwischen Reifen und Hohlraum auf.
Durch die héhere PE-Frequenz werden die Eigenfrequenzen der Messung gut
abgebildet. Besonders bei einer Geschwindigkeit von 100 km/h, bei der auf-
grund des breiten Aufspaltens die Eigenfrequenzen sehr gut aus der Messung
auszulesen sind, wird der Einfluss der PE-Frequenz deutlich. Unterhalb
200 Hz uberschatzt die Simulation mit PE = 200 Hz die Hohlraum-Eigen-
frequenz des ersten Astes leicht, wahrend die des zweiten Astes unterschatzt
wird. Dies liegt an der Wahl von PE = 200 Hz zwischen beiden Asten. Die Fre-
quenzlagen des ersten und zweiten Astes unterscheiden sich durch das gyro-
skopische Aufspalten im interessierenden Geschwindigkeitsbereich um ma-
ximal 30 Hz. Innerhalb dieser Frequenzdifferenz werden die Hohlraum-Eigen-
frequenzen durch das viskoelastische Elastomermaterial um maximal 0.3 Hz
verschoben. Wird eine Abbildung der Eigenfrequenzen des Hohlraummedi-
ums auf 1 Hz genau angestrebit, ist es daher zu empfehlen eine PE-Frequenz
nahe der Resonanz des Hohlraums zu wéahlen, also eine Substruktur fir die-
sen Bereich zu erzeugen.

a) Reifen b) Hohlraum
125 ' 230
115 ¥ 225 4 °
T 105 | & 220 1 o | =PeE=0Hz
) =
E 95 - L3 cevees PEZO T 215 1 s s m| ®PE=OHz
5 r = | +PE =200 Hz
g 851 PE=100 p2o] 2 .
o 75 | S 205 ® +PE =200 Hz
% 65 4 2 ¢ 4 PE=200 3 200 4 u ®Versuch
S 55 J e VERSUCH w495 4 : ®Versuch
i 8.
454 190 A
35 —‘ —_— 185 —
35 45 55 65 75 85 95 105115125 0 20 40 60 80 100
Eigenfrequenz (fur PE = 0 Hz) in Hz Geschwindigkeit in km/h

Abbildung 4.25: Einfluss der viskoelastischen Eigenschaften (PE-Frequenzen) auf die Fre-
quenzlage a) der Reifenresonanzen b) der Hohlraumresonanz

Zur Auswertung und Diskussion der frequenzabhangigen Dampfung wird
das Gesamtmodell harmonisch an den Reifen-Fahrbahn-Kontaktknoten ange-
regt. Die Simulation berechnet dabei den eingeschwungenen Zustand der
Struktur. An ausgewahlten Frequenzen, 86, 110, 135 und 248 Hz, werden die
im Radzentrum berechneten Vertikalkraftantworten ausgelesen. Fir PE-Fre-
quenzen von 50 und 100 Hz werden die Antwortamplituden der 86-Hz-Reso-
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nanz bestimmt. Die Antworten der 110 und 135 Hz-Resonanzen werden mit-
tels der Substrukturen mit PE = 100 und 200 Hz berechnet. Die Antwort der
248 Hz-Resonanz wird mittels der Substrukturen mit PE =200 und 250 Hz
bestimmt. Die Amplitude der Kraftantwort der niederfrequent erzeugten Sub-
struktur wird als Referenz (100 %) fur die hoherfrequent erzeugte Substruktur-
Kraftantwort herangezogen. Die Antworten der Substrukturen sind in Abbil-
dung 4.26 jeweils Uber der PE-Frequenz der Substrukturen aufgetragen. Die
gestrichelten Linien reprasentieren die Frequenzlage der Resonanzen. Die
Kraftantwortamplitude bei 86 Hz wirde nur durch eine bei dieser Frequenz
erzeugte Substruktur korrekt vorhergesagt. Somit wird die Amplitude der
86-Hz-Resonanz durch ein bei PE = 50 Hz erzeugtes Substrukturmodell Gber-
schatzt, wahrend ein bei PE =100 Hz erzeugtes Substrukturmodell die Ant-
wort unterschatzt.

100 1 —
[}
|
a0 - :
3 | —8— 86 Hz
£ 80 - ' 110 Hz
K : e 135 Hz
2 70 4 I —e— 248 Hz
=t [}
£ i
< 60 A !
i
50 -

0 50 100 150 200 250 300
PE-Frequenz in Hz

Abbildung 4.26: Amplitudenabnahme fiir ausgewéhlte Resonanzen bei Anderung der PE-
Frequenz.

Im Frequenzbereich unterhalb von 150 Hz ist der starkste Abfall der Am-
plituden zu beobachten. Diese Beobachtung korrespondiert mit dem von Kindt
ermittelten Verlustfaktor eines Profilelastomers [Kind09], der im Frequenzbe-
reich bis 140 Hz am starksten zunahm. Aus Abbildung 4.26 ist erkennbar,
dass im Frequenzbereich zwischen 30 und 100 Hz zur Abbildung der Ampli-
tuden mit akzeptablen Abweichungen Substrukturmodelle fur weitere PE-Fre-
quenzen erzeugt werden sollten. Oberhalb von 150 Hz nimmt der Verlustmo-
dul weniger stark zu. Im Frequenzbereich zwischen 100 und 200 Hz sollten
ca. drei Substrukturen erzeugt werden, um annehmbare Abweichungen zu er-
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halten. Im héheren Frequenzbereich bis 300 Hz nehmen die berechneten Am-
plitudenunterschiede ab, so dass davon auszugehen ist, dass zur korrekten
Abbildung der Amplituden eine Substruktur (fir PE = 200 Hz) ausreichend ist.

Kraftschluss-Radfiihrung

Im Vollmodell der Kraftschluss-Radflihrung wird Strukturdampfung fir das ein-
gesetzte Material ausgewahlt. Die Federn zur Abbildung der Kugelumlauf-
und Linearlager werden durch einen Strukturdampfungsfaktor (konstant Gber
dem Frequenzbereich) bedampft, der sich bei reibungsbedingter Dampfung
an Lagerungsstellen anbietet [AB6.10]. Der EMA-Versuch fir Mod. 1 wurde in
der Simulation abgebildet. Die Ubertragungsfunktionen (FRF) am Anregungs-
punkt aus Simulation und Messung wurden in Abschnitt 4.2.4 miteinander ver-
glichen und die Strukturdampfungsfaktoren der Federelemente daraufhin an-
gepasst, eine héchstmégliche Ubereinstimmung zwischen Messung und Si-
mulation zu erreichen.

Rad

Fir das Rad wird ebenfalls Strukturdampfung fur das eingesetzte Material
angenommen. Der Dampfungsfaktor wird zu s = 0.0054 gewahlt.

4.2.7 Kopplung der Teilsysteme in Vollmodell und Substruktur

In den Abschnitten 4.2.1 bis 4.2.6 werden die Schritte zur Abbildung des
Schwingungsverhaltens des vorbelasteten Systems Reifen-Hohlraum-Rad
und der Kraftschluss-Radfihrung in FE-Modellen inklusive der Bericksichti-
gung des Einflusses des Rollzustandes auf die Strukturdynamik und Damp-
fung beschrieben. Bevor in Abschnitt 4.2.8 die Erzeugung von Substrukturen
dargestellt wird, wird in diesem Abschnitt auf die Kopplung der Teilsysteme
eingegangen. Es wird analysiert, ob das gekoppelte Gesamtmodell Reifen-
Hohlraum-Rad-Radflihrung zu einer Gesamt-Substruktur reduziert oder die
Teilsysteme getrennt reduziert werden. Die Substrukturen der Teilsysteme
kénnen dann im Sinne der component mode synthesis (vgl. Abschnitt 4.1.3)
zum Gesamtmodell zusammengesetzt werden. In dieser Analyse werden
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Modellierungsaufwand und Modelldimension auf Generierungs- und Nut-
zungslevel der Teilsysteme betrachtet. Die Unterscheidung zwischen Gene-
rierungs- und Nutzungslevel stellt Abbildung 4.27 dar. Das Generierungslevel
meint die notwendigen Berechnungsschritte (Vorlast, Eigenfrequenzberech-
nung usw.) des Ausgangs-FE-Modells, das auch als Vollmodell bezeichnet
wird. Nutzungslevel bezeichnet die Schritte, die durchgefihrt werden, um das
Gesamtmodell aus allen Teilsystem-Substrukturen zu erhalten und die Be-
rechnungen, die mit diesem Modell durchgefiihrt werden. Der Modellierungs-
aufwand steigt mit der Anzahl der Teilsysteme im Gesamtmodell sowohl auf
Generierungslevel als auch auf Nutzungslevel an. Da die ABAQUS-Substruk-
tur-Prozedur immer das gesamte Vollmodell einer Analyse (vorgeschaltete
Berechnungsschritte) zu einer Substruktur reduziert [AB6.10], muss fur jede
Substruktur ein getrenntes Vollmodell erzeugt werden. Die Modelldimension
meint die Anzahl der Freiheitsgrade des Gesamtmodells aus Substrukturen.

Generierungslevel Nutzungslevel
» Definition des ABAQUS-Komplettmodells Substruktur kann Teil eines ABAQUS-
*  Ggf. Analyseschritte des Modells sein
Komplettmodells Substruktur wird tber beibehaltene
+ Eigenfrequenzberechnungsschritt Knoten an andere Struktur/en gekoppelt
« Substrukturgenerierungsschritt Substrukturen kénnen wie jeder andere
(beibehaltene physikalische ABAQUS/Standard Elementtyp genutzt
Freiheitsgrade festgehalten) werden
« Keine Nutzung der Substruktur Substruktur
Volimodell Red. Steifigkeitsmatrix
Steifigkeitsmatrix ” Red. Massenmatrix
Massenmatrix (/;‘Y’/ ) Red. viskose Dampfungsmatrix einschl.
Dampfungsmatrizen "‘,'r' } Gyroskopische Matrix
Gyroskopische Matrix Beibehaltene FHG
Beibehaltene FHG festgehalten Randbedingungen
(vorbelasteter, nichtlinearer Systemzustand) Lastfalle

Abbildung 4.27: Generierungslevel und Nutzungslevel einer Substruktur in ABAQUS
(Sachverhalt aus [AB6.10]).

Allgemein betrachtet, kann eine Substruktur aus einem Vollmodell nur dann
erzeugt werden, wenn das Eigenwertproblem des Vollmodells l6sbar ist.
Ubersteigen die Speicheranforderungen die Kapazitat des verfiigbaren Rech-
ners, muss das Vollmodell in Teilmodelle unterteilt und getrennt vorbelastet
sowie reduziert werden. Fir das in dieser Arbeit untersuchte System ist eine
Trennung des Radfiihrungsmodells von den restlichen Teilsystemen unum-
ganglich, da das Reifen-Hohlraum-Rad-Vollmodell bereits eine grof’e Dimen-
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sion aufweist. Der Arbeitsspeicher des verwendeten Rechners war damit na-
hezu ausgelastet. Weiterhin kann die getrennte Substruktur Reifen-Hohlraum-
Rad im Sinne eines Baukastensystems neben der untersuchten Kraftschluss-
Radflihrung in den Versionen Mod. 1 und Mod. 2 auch an Radflihrungen von
Kraftfahrzeugen gekoppelt werden. Ferner wurde die Kraftschluss-Radfiih-
rung unabhangig vom System Reifen-Hohlraum-Rad auf sein Schwingungs-
verhalten hin experimentell untersucht. Das Modell wurde anhand dieser Ver-
suche validiert.

Neben der Rechenbarkeit werden die Koppelrander untersucht. Wenn die
Teilsysteme Koppelrander grofRer Dimensionen aufweisen, missen diese im
Substrukturmodell beibehalten werden. Resultierend wird das aus Substruktu-
ren gekoppelte Modell eine wenig reduzierte Dimension im Vergleich zum
Vollmodell haben. Die Rechenzeit kann dann weniger stark reduziert werden.
Der Aufwand fir die Generierung lohnt eventuell nicht mehr. Weiterhin erlaubt
ABAQUS nur eine bestimmte Anzahl von beibehaltenen Freiheitsgraden in-
nerhalb einer Substruktur, so dass dies die Erzeugung von Substrukturen mit
grolRen Koppelrandern verhindern kann. Somit sind getrennte Strukturmodelle
auch dann sinnvoll, wenn die Koppelrander nicht zu grol3 sind. Der Koppel-
rand zwischen dem Rad und der Radnabe hat verglichen mit dem Koppelrand
Reifen-Felge eine kleine Dimension.

Zur Reduktion der Teilsysteme Reifen, Hohlraum und Rad bieten sich, ohne
die Moglichkeiten und Einschrankungen des Programmsystems ABAQUS zu
berlcksichtigen, die in Abbildung 4.28 dargestellten Varianten. Die Abbildung
zeigt schematisch in Teil a) die Reduktion des Gesamtsystems zu einer Sub-
struktur, in Teil b) die getrennte Reduktion des Rades und in Teil c) die ge-
trennte Reduktion aller Teilsysteme. Fur eine einzige Substruktur aus dem
Vollmodell des Gesamtsystems (Variante a)) ist die geringere Modelldimensi-
on auf Nutzungslevel der groRte Vorteil. Die Freiheitsgrade an den Koppel-
réandern, die zur Kopplung der Subsysteme (Reifen, Hohlraum, Rad) bendtigt
werden, werden mit reduziert. Zwischen Rad und Reifen, sowie Rad und
Hohlraum bestehen im Vergleich zur Rad-Radnabe-Kopplung groRe Koppel-
rander. Bei Anderung eines Teilsystems muss die Substruktur allerdings kom-
plett neu erzeugt werden. Mit Variante b) kann ein Reifen-Hohlraum-Modell im
Sinne eines Baukastensystems an verschiedene Radmodelle gekoppelt wer-
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den. Der Vorteil besteht bei einer Modifikation am Rad darin, dass nur das
Vollmodell des Rades neu berechnet und dessen Substruktur neu erzeugt
werden muss. Auf Nutzungslevel (Abbildung 4.27) bedeutet dies gewissen
Modellierungsaufwand, da die neue, modifizierte Substruktur unter Beachtung
der Knotenlage auf dem groRen Koppelrand erneut eingefligt werden muss.
Vergleichbarer Modellierungsaufwand entsteht im Volimodell aller Teilsysteme
nach Variante a) ebenfalls, aber mit dem Unterschied, dass die Eigenfrequen-
zen des grofRer dimensionierten Vollmodells des Gesamtsystems erneut be-
rechnet werden mussen. Der Vorteil der Variante c) besteht darin, dass alle
Teilsysteme einschliefllich des Hohlraums auf Nutzungslevel ausgetauscht
werden kdnnten.

a) b) c)

Eine Substruktur Zwei getrennte Drei getrennte
Substrukturen Substrukturen

Abbildung 4.28: Schematische Darstellung der Alternativen.

Bei einer Akustik-Struktur-Kopplung, wie sie das betrachtete System Rei-
fen-Hohlraum-Rad darstellt, ermoglicht ABAQUS, dass auch die verwendeten
akustischen Elemente reduziert und akustische Eigenvektoren beibehalten
werden koénnen. Somit ist prinzipiell die Erzeugung einer Akustik-Struktur-
Substruktur mdglich, allerdings kdnnen bei der Reduktion nur Struktur-Frei-
heitsgrade beibehalten werden. Da die akustischen Elemente nur Druckfrei-
heitsgrade aufweisen, kdnnen sie nicht getrennt von der Struktur reduziert
werden. Dies schliel3t die Variante c) aus, da das Gesamtmodell den Einfluss
der Akustik enthalten soll. Fir Variante b) bedeutet es, dass der Einfluss der
Kopplung von Rad und Hohlraum vernachlassig wiirde. Neben den genannten
Einschrankungen bedeutet eine getrennte Reduktion der Teilsysteme zu gro-
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4.2 Entwicklung eines Substrukturmodells aus einem Finite-Elemente-Vollmodell

Re Koppelrander. Der Kontaktbereich Reifen-Felge liegt auf dem kompletten
Radumfang vor. Somit ist die Variante a) die einzig mdgliche Alternative,
wenn der Einfluss der Rad-Strukturdynamik bertcksichtigt werden soll. Die
Umsetzung wird im nachsten Abschnitt beschrieben.

Der Kontaktbereich mit der Fahrbahn wird als Koppelrand beibehalten, da
hier in spateren Berechnungsschritten die Anregung eingeleitet wird. Aus die-
sem Grund wird, wie in Abschnitt 4.2.1 beschrieben, die starre Oberflache aus
dem Modell entfernt und die Radlast Gber Verschiebungsrandbedingungen
realisiert. Ohne dies wiirde die starre Oberflache mit in die Substruktur einge-
baut, da immer das komplette Vollmodell reduziert wird [AB6.10]. Eine so re-
duzierte Substruktur aus einer starren Oberflache und einem flexiblen Korper
kann in ABAQUS nicht an andere Modelle gekoppelt werden.

4.2.8 Erzeugung einer Substruktur

In diesem Abschnitt wird die Erzeugung einer Substruktur flir das System
Reifen-Hohlraum-Rad entsprechend der Losungsvariante a) in Abbildung 4.28
beschrieben.

Im Eigenwertberechnungsschritt, der der Substruktur-Erzeugung vorange-
hen muss, werden die beizubehaltenden Freiheitsgrade in ABAQUS Version
6.10-ef festgehalten. Die Positionen der beibehaltenen Freiheitsgrade an Rei-
fen und Rad sind in Abbildung 4.29 schematisch dargestellt. Am Rad werden
diejenigen Knoten am Radflansch, die Kontakt zur Nabe und den Radbolzen
haben, mit dem Referenzknoten im Radzentrum starr verbunden (vgl. Abbil-
dung 4.29 a)). Das hat den Vorteil, dass beibehaltene Freiheitsgrade einge-
spart werden. Diese Vereinfachung ist glltig, da bei den Eigenformen im be-
trachteten Frequenzbereich der als starr verbundene Bereich nicht signifikant
deformiert ist (vgl. Abschnitt 4.2.3). Wie in Abschnitt 4.2.7 dargestellt ist nur
eine bestimmte Anzahl an beibehaltenen Freiheitsgraden zulassig.

Im Schritt der Substrukturerzeugung werden alle beibehaltenen physikali-
schen Freiheitsgrade festgehalten (Abbildung 4.29), auch wenn sie bei der
Nutzung der Substruktur frei sein sollen. Dies gilt beispielsweise fur den Rota-
tionsfreiheitsgrad um die Reifenrotationsachse. Ferner werden die Freiheits-
grade der Knoten, auf die die radlastbedingten Verschiebungsrandbedin-
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gungen aufgebracht werden, fest gehalten (vgl. Abbildung 4.29 b)). Auf Nut-
zungslevel kann an diesen Knoten die Anregung eingeleitet werden. Bei Sub-
strukturerzeugung werden zusatzlich alle generalisierten Freiheitsgrade bis zu
einer Cut-Frequenz von 900 Hz (ca. 800 Freiheitsgrade) beibehalten. Nach
[Bouh96] sollte die Cut-Eigenfrequenz so gewahlt werden, dass die hochste
interessierende Eigenfrequenz des reduzierten Modells nicht gréRer als Fak-
tor 0.3 der Cut-Frequenz ist. Diese Forderung wird aufgrund der bendtigten
feinen Diskretisierung bei der zur Verfigung stehenden Rechnerkapazitat so-

mit knapp unterschritten.
a) b)

Referenzknoten

Kontaktknoten:
Radflansch-
Nabe

Kontaktknoten:
Reifen-Fahrbahn

Kontaktknoten:
Radbolzen-Behrung

Abbildung 4.29: Position der beibehaltenen Freiheitsgrade an Reifen und Rad.

4.3 Entwicklung eines Anregungsmodells fiir raue Fahrbahnen

Wie in Messungen der Normaldruckverteilung auf der rauen Waschbetonfahr-
bahn in Abschnitt 3.4.3 ersichtlich steht der Reifen nur auf den héchsten As-
peritaten der Fahrbahn auf und hat mit tief gelegenen Bereichen der Textur
keinen Kontakt. Dadurch entsteht eine ungleichmaRige Druckverteilung mit
lokal hohen Normaldricken (py> 10 N/mm?). Der lokale Kontaktdruck py ist
um ein Vielfaches hoher als der nominelle Kontaktdruck pn.m [Gaeb09], wel-
cher als Quotienten aus Radlast und nomineller Kontaktflache gebildet wird.
Die hohen lokalen Lasten fiihren zur Schwingungsanregung des Reifens
[Gaeb09].
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In Abschnitt 3.5 wurden Vertikalkraft und Langskraft im Kontakt mit einer Un-
ebenheit und mehreren Unebenheiten veranderlicher Hohe analysiert. Mit de-
taillierter Kenntnis der hochauflosend vermessenen Fahrbahntextur, der stati-
schen Normaldruckverteilung und der dynamischen Kraftmessung bei Uber-
rollung von Unebenheiten wird in den folgenden Abschnitten ein Anregungs-
modell entwickelt. Dieses Modell soll zunachst die Krafte in Vertikal- und
Langsrichtung bei Uberrollung einer Unebenheit, wie in den Versuchen aus
Abschnitt 3.5.2 gemessen, und bei Uberrollung mehrerer Unebenheiten (Ab-
schnitt 3.5.3) abbilden, um so die Anregungen der rauen Fahrbahn schrittwei-
se anzundhern.

4.3.1 Normalanregung

In dieser Arbeit wird der Modellansatz von Gabel [Gaeb09] (vgl. Abschnitt
2.5.2) fur den Reifen-Fahrbahn-Kontakt in einer eigenen Implementierung
weiterentwickelt. Um die Parameter des Modells zu bestimmen nutzt Gabel
[Gaeb09] die FE-Simulation eines Profilelastomers und einer gegeniber der
Messung geglatteten Fahrbahn. Diese Methode kann fur die in dieser Arbeit
verwendete 0/16-Waschbetonoberflache nicht genutzt werden, da eine zu
starke Glattung der Texturamplituden fur eine numerische Konvergenz not-
wendig ware. Die Parameter des Modells, die Federsteifigkeit und die Koppel-
federsteifigkeit werden daher anhand der in Abschnitt 3.4.3 beschriebenen
Versuche mit den drucksensitiven Folien fir den statischen Zustand ermittelt.
Abbildung 4.30 zeigt das prinzipielle Vorgehen. Da die drei eingesetzten Ty-
pen von Prescale-Folien im Versuch jeweils einen eingeschrankten Druckbe-
reich abdecken, werden die Ergebnisse der Simulation einer Profilrippe auch
fur dieselben drei Druckbereiche hinsichtlich der erfassten Normallast und der
wahren Kontaktflache ausgewertet.

Die Rechenzeit des Modells hangt sehr stark von der Dimension der Stei-
figkeitsmatrix K, ab. Deren Groflke wird wiederum von der Anzahl der Federn
beziehungsweise der Auflosung im Kontaktbereich bestimmt. Um bei akzep-
tablen Rechenzeiten den kompletten Kontaktbereich zu erfassen, wird die ort-
liche Auflésung auf 2 mm in Langs- und Querrichtung festgelegt. Somit ist die
Simulation um einen Faktor 20 grober als die Folienmessung. Um die Reduk-
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tion der Auflosung zu erreichen, wird aus der Texturdatenmatrix (vgl. Ab-
schnitt 3.4) jeweils jeder 20. Messwert beibehalten. Durch dieses Vorgehen
bleibt bei ausreichend groRer Menge von Messwerten nach der Datenredukti-
on die statistische Verteilung der Messwerte erhalten. Ein weiteres Mittel zur
Datenreduktion bietet die Mittelung Uber eine Anzahl von Messwerten unter
Beibehalten des jeweiligen Mittelwertes. Durch dieses Vorgehen wird die sta-
tistische Verteilung der Messwerte beeinflusst und die Textur der Fahrbahn
tendenziell geglattet. Diese Reduktionsmethode wird nicht gewahlt, da Werte
an den Réandern der ursprunglichen Verteilung, die fir besonders hohe lokale

Dricke verantwortlich sind, durch die Mittelung entfernt wiirden.
Analyse:
Druckfolien-Messung Normallast, Kontaktflache

0.2- 0.6 Nimm? 10
= IENEEEN
0.5- 2.5 N/imm?

2.5 - 10 N/mm?

Druck in N/mm?

Druckspitzen
> 8 N/mm?

Simulation
Analyse:

03 06 Nmme Normallast, Kontakifléache

‘ Parameterbestimmung:

Federsteifigkeit ¢ und
Koppelfedersteifigkeit k

0.5- 2.5 N/mm?

2.5-10 N/mm

Druckspitzen

< 7 Nimm?
Abbildung 4.30: Vergleich von Messung und Simulation zur Parametrierung der Federstei-
figkeit und Koppelfedersteifigkeit.

Aufgrund der gréberen ortlichen Auflésung in der Simulation werden die
héchsten Druckspitzen auf der Low-Foliensensitivitat (2.5 — 10 N/mm?) nicht
erfasst, da der Druck jeweils aus der Federkraft pro Flache gebildet wird. Be-
reits in [Gaeb09] wird gezeigt, dass eine detaillierte Modellierung notwendig
ist, um die hochsten Druckspitzen abzubilden. Um auszuschlieRen, dass die
Modellparameter durch die lokale Makrotextur beeinflusst werden, wird die
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Simulation zur Parametrierung der Modellkennwerte an verschiedenen Positi-
onen auf der Textur durchgefiihrt. Bei Abbildung des quasi-dynamischen
Uberrollversuchs (Absenken des Federpakets auf nur eine zylindrische Un-
ebenheit im Latsch, vgl. Versuche in Abschnitt 3.5.2) wird die Vertikalkraft
durch das Modell fur sehr hohe Unebenheitshdhen (1 mm und groRer) tber-
schatzt. Dies wird durch die begrenzte Auflésung hervorgerufen, aufgrund der
die zylindrische Unebenheitsgeometrie (Durchmesser 10 mm) nicht genau ab-
gebildet wird. Eine weitere Ursache ist die zu hoch angenommene Giirtelstei-
figkeit, hervorgerufen durch die feste Anbindung der parallel angeordneten
KV-Elemente. Die beschriebene zu steife Abbildung des Girtels und die be-
grenzte Aufldsung haben entgegengesetzte Wirkung auf die lokalen Kontakt-
krafte, so dass sie beibehalten werden. Dies geschieht vor dem Hintergrund,
dass bereits eine Halbierung der 6rtlichen Auflésung von 1 mm auf 2 mm eine
Rechenzeiteinsparung von 98 % bewirkt. In weiteren Forschungsarbeiten, in
denen die Rechenzeit eine untergeordnete Rolle spielt, bietet das vorgestellte
Normalkontaktmodell Potential fir eine genauere Abbildung des Kontaktzu-
standes. Die Auflosung kann erhoht werden. Ferner kann die Gurtelsteifigkeit
dann im Modell beriicksichtigt werden.

Abbildung 4.31 a) und b) fassen die Wirkung der Modellparameter, Steifig-
keit ¢ und Koppelsteifigkeit k, zusammen. Wird die ortliche Auflésung erhoht,
muss gleichzeitig auch die Koppelfedersteifigkeit erhoht werden, da die Wir-
kung einer Feder auf die nachstgelegene mit sinkendem Abstand der Federn
zunimmt (vgl. Abbildung 4.31 c)).

Die Modellerweiterung sieht analog zum Abrollvorgang des Reifens auf ei-
ner rauen Fahrbahnoberflache vor, nach erfolgter Kontaktrechnung auf einer
Stelle der Fahrbahn das in Fahrtrichtung letzte KV-Element aus dem Modell
zu entfernen und ein ,neues* KV-Element in Fahrtrichtung vor das erste KV-
Element einzufligen (vgl. Abbildung 4.32). Somit bewegt sich die Anordnung
von KV-Elementen schrittweise Uber eine raue Fahrbahnoberflache. Fir jeden
Schritt werden die normalen Einfederungen «,,, an jeder Federposition i,/

und die lokale normale Federkraft s, =~ gespeichert. Fir den quasi-dynami-

schen Fall wird die Dampfungskonstante d (vgl. Abbildung 2.13) des KV-Ele-
ments an die Ergebnisse der Uberrollversuche aus Abschnitt 3.5 angepasst
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(vgl. Abbildung 4.31 d)), wobei die Eindringzeit ¢, bereits in den Uberrollver-

suchen ermittelt wurde (vgl. Abbildung 3.50). Die Kraftzunahme bei Erhéhung
der Geschwindigkeit von 20 km/h ausgehend auf 60 und 100 km/h ist in Ab-
bildung 4.33 im Vergleich zur Krafterhéhung bei der Sensoriiberfahrt (vgl.
Abschnitt 3.5.2) aufgetragen. Die Kraftzunahme am Sensor mit zunehmender
Geschwindigkeit wird durch das Modell im betrachteten Geschwindigkeitsbe-
reich von 20 bis 100 km/h sehr gut abgebildet.

a) b)

A

max. Vertikalraftam
Sensor

y
y

max. Vertikalraftam
Sensor
\
1
1
1
1
1
~
A

Hoéhe Unebenheit Héhe Unebenheit
c) d)
A % A
2 5.
S =
£ 33
® 53
3 > @
a % ‘
[
g . E A
Auflésung - Geschwindigkeit ~
c: Federsteifigkeit T Erhéhung des Parameters
k: Koppelsteifigkeit l: Verringerung des Parameters
d: Dé&mpfungskonstante

Abbildung 4.31:  Wirkung der Modellparameter.

Abbildung 4.34 zeigt das durch das Modell vorhergesagte Eindringverhal-
ten des Reifenprofilelastomers in die Textur der 0/16 Waschbeton-Fahrbahn.
Uber der Position auf der Fahrbahn in Langsrichtung ist die resultierende
Fahrbahntextur, die der Reifen erfahrt, aufgetragen. Die grauen, vertikalen
Hilfslinien zeigen im Diagramm die Stutzstellen der Federn in der Simulation
an. Besonders anhand der Kurvenverlaufe zwischen dem ca. 10 mm langen
Stein bei 930 mm und dem kleineren Stein bei 918 mm in Langsrichtung wird
deutlich, dass der Reifen mit steigender Geschwindigkeit zunehmend auf den
Unebenheiten aufsteht und zwischen den Steinen weniger tief eindringt.
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LAltes” KV-Element Neues KV-Element IV
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Abbildung 4.32:  Prinzipdarstellung der Modellerweiterung.
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Abbildung 4.33: Validierung der Kraftzunahme bei Sensortberfahrt mit zunehmender
Geschwindigkeit.

In Abbildung 4.35 ist die spektrale Leistungsdichte der vermessenen Textur
(schwarze Kurve) Uber der Wellenzahl dargestellt (vgl. Abschnitt 3.4.2). Im
Vergleich dazu sind zusatzlich die Leistungsdichten der resultierenden Un-
ebenheitshohen, die der Reifen sieht, aus der Simulation bei 20, 60 und
100 km/h abgebildet. Im Wellenlangenbereich unterhalb der Latschlange wird
der Einfluss der zunehmenden Geschwindigkeit deutlich. Die spektrale Leis-
tungsdichte nimmt mit zunehmender Geschwindigkeit ab, da der Reifen weni-
ger tief in die Fahrbahn eindringt. Da in [LeeS03] das Eindringverhalten des
Reifens nicht abgebildet wird, muss dort die spektrale Leistungsdichte der
Fahrbahnunebenheiten skaliert werden, um die Reifenantworten nicht zu
Uberschatzen.

Die mittels der vorgestellten Normalanregungsmodellierung gewonnen Aus-
lenkungen der Reifenelemente mit Kontakt zur rauen Oberflache werden aus
dem Wegbereich (analog zu Abbildung 4.34) unter Bericksichtigung der Roll-
geschwindigkeit in den Zeitbereich Uberfuhrt. Da die Anregungsrechnung in
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ABAQUS Beschleunigungen als Eingangssignale erwartet, werden die Ver-
schiebungen zu Beschleunigungen transformiert. AnschlieRend werden Spek-
tren unterschiedlicher Frequenzauflosung der Auslenkungsbeschleunigungen
in vertikaler Richtung erzeugt. Diese werden zur Anregung des erzeugten Rei-
fen-Hohlraum-Rad-Modells in einer modalen Superpositionsrechnung genutzt
(vgl. Abschnitt 5.1).
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Abbildung 4.34: Simulation des Eindringverhaltens in die raue Fahrbahnoberflache
(Waschbeton 0/16) bei verschiedenen Geschwindigkeiten.
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Abbildung 4.35: Spektrale Leistungsdichte der resultierenden Texturhéhe aus der Textur-
vermessung im Vergleich zur Modellierung fiir 20, 60 und 100 km/h.

Zur Anregung eines Systems im Rahmen einer modalen Superpositions-
rechnung missen im vorgeschalteten Eigenfrequenzberechnungsschritt die
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Anregungsknoten im Reifen-Fahrbahn-Kontakt frei beweglich sein. In Ab-
schnitt 4.2.5 wird gezeigt, dass die Eigenfrequenzen des Gesamtsystems
Reifen-Hohlraum-Rad bei fest eingespannten Reifen-Fahrbahn-Kontaktknoten
naherungsweise mit den aus den Ausrollversuchen ermittelten Resonanzen
Ubereinstimmen.

Durch die feste Einspannung der Reifen-Fahrbahn-Kontaktknoten werden
die gemessenen Eigenfrequenzen genauer wiedergegeben als bei einer Be-
rechnung mit freien Anregungsknoten (vgl. Tabelle 4.7 und Tabelle 4.11, rech-
te Spalte). Besonders die [1,0]-Reifeneigenformen und die [1,1]-/ateral-Reifen-
eigenform werden durch die Randbedingungen im Latschbereich beeinflusst.
Dies lasst sich so erklaren, dass die Kontaktpunkte des Reifens durch die
raue Fahrbahn im realen Versuch der Flhrungsbewegung durch die Uneben-
heiten folgen. In der negativen vertikalen Richtung sind die Punkte somit be-
schrankt, in der positiven Richtung folgen sie der Vorgabe durch die Uneben-
heiten, wobei der lokale Kontaktdruck wirkt. In Langsrichtung folgen die Profil-
elemente dem abrollbedingten Auslenkungsverlauf (vgl. Abschnitt 3.5.2).
Nach [Bode62], [Fach0Q] findet zwischen Reifenprofilelement und trockener
Fahrbahn keine nennenswerte Relativbewegung statt. Die Verbindung ist so
steif, dass die Eigenfrequenzen durch die feste Randbedingung bestmdglich
vorhergesagt werden. In Abschnitt 3.2.7 wird gezeigt, dass dies nur fir tro-
ckene Fahrbahnen ohne Zwischenmedium zutreffend ist. Bei sinkendem
Reibwert bedingt durch ein Zwischenmedium wird die Lage einzelner Reifen-
Eigenfrequenzen beeinflusst.

Um in der modalen Superpositionsrechnung die Eigenfrequenzen des Sys-
tems mit eingespannten Reifen-Fahrbahn-Kontaktknoten zu nutzen, aber
gleichzeitig die hergeleitete Beschleunigungsanregung in Vertikal- und Langs-
richtung an diesen Knoten aufbringen zu kénnen, wird jeder anzuregende
Freiheitsgrad mit einer groRen Hilfsmasse*® (Base-Motion-Prozedur) beauf-
schlagt [AB6.10]. Dies flihrt dazu dass, die realen bzw. komplexen Eigenfre-
quenzen des Reifen-Hohlraum-Radmodells so berechnet werden, als waren
die Anregungsknoten im Reifen-Fahrbahn-Kontakt fest gehalten. Bei der an-
schliefenden Anregungsrechnung wird an den grofden Massen die berechne-

“ Jede groRe Masse entspricht Faktor 10° der Gesamtmasse der Struktur bzw. jede groRe Rotations-
tragheit entspricht Faktor 10° des Gesamttragheitsmoments der Struktur [AB6.10].

243



4 Modellierungsstrategie

te Beschleunigungsanregung aufgegeben. ABAQUS berechnet daraus grofie
Anregungskrafte, die dazu fiuhren, dass die Reifen-Fahrbahn-Kontaktknoten
so beschleunigt werden, wie durch das Anregungsmodell vorgegeben. In
Tabelle 4.11 sind die komplexen Eigenfrequenzen des mit 60 km/h rollenden
Reifens bei im Reifen-Fahrbahn-Kontakt fest gehaltenen (Base Motion) und
freien Knoten vergleichend gegentber gestellt.

Rollender Reifen, 2.8 bar, 5 kN, 60 km/h
Komplexe Eigenfrequenzen in Hz (PE = 0)
Feste Randbedingungen

Form Base-Motion-Prozedur Freie Randbedingungen
[1,1]-lateral 49.5 52.0
[1,1]-steering 64 65.0
[1,0]-asym 39.3 81.0
[1,0]-sym 84.7 77.2
[2,0]-asym 93.3 102.2
[2,0]-sym 103.6 105.3

Tabelle 4.11: Schwingformen und komplexe Eigenfrequenzen des belasteten rollenden
Reifens (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.8 bar) simuliert unter festen (Base-Motion-Prozedur) und
freien Randbedingungen der Knoten im Reifen-Fahrbahn-Kontakt.

Fir jede groRe Masse werden zusatzliche kinstliche niederfrequente Ei-
genfrequenzen (< 1 Hz) berechnet und der Aufwand fir die Eigenfrequenzbe-
rechnung steigt an [AB6.10]. Fur eine anschliefende modale Superpositions-
rechnung sollte nach [AB6.10] beachtet werden, dass die Antwort nicht inner-
halb des Frequenzbereichs der kinstlichen niederfrequenten Eigenfrequen-
zen angefordert wird. Da innerhalb dieses Frequenzbereichs keine Eigenfre-
quenzen des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems und der Radfiihrung zu erwarten
sind, bedeutet dies fir die Untersuchungen in Abschnitt 5.1 (Simulation der
Anregung des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems) keine Einschrankung.

Wahrend einer modalen Superpositionsrechnung mittels der Base-Motion-
Prozedur kann fiir jeden Freiheitsgrad eine frequenzabhangige Amplitudende-
finition phasenrichtig zur Anregung des Systems verwendet werden [AB6.10].
Dies ist in Abschnitt 5.1 die hier hergeleitete Anregung in normaler Richtung
fur jeden Kontaktpunkt.
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4.3.2 Tangentialanregung

In dem Tangentialkontaktmodell von Gabel [Gaeb09] wird ein Uber eine un-
ebene Fahrbahn gezogener Profilblock abgebildet (vgl. Abschnitt 2.5.2). Der
Abrollvorgang, wie er beim Reifen vorliegt, bleibt unbertcksichtigt. In den Bur-
stenmodellen z.B. [Sven03] wird davon ausgegangen, dass die lineare Aus-
lenkung der die Profilelemente abbildenden Birstenelemente durch den
Schlupf, die Langsposition im Latsch und den Reibwert bestimmt wird. Dies
wiederspricht den in Abschnitt 3.5.2 beschriebenen Effekten bei ausgepragten
Unebenheiten auf der Fahrbahn. Die Profilelemente werden beim Kontakt mit
einer aus der Fahrbahn herausstehenden Unebenheit im Einlauf aufgrund der
Rollbewegung des Reifens umso starker entgegen der Drehrichtung ausge-
lenkt, je hoher die Unebenheit ist (vgl. Abschnitt 3.5.2, Abbildung 3.47 b)). Bei
weiteren Unebenheiten in Langsrichtung im Kontakt und somit auf diesen
aufstehendem Reifen erfahren die Profilelemente eine der resultierenden
Texturhdhe entsprechende Langsauslenkung (vgl. Abschnitt 3.5.2, Abbildung
3.55b)).

Aus diesem Grund wird in dieser Forschungsarbeit ein tangentiales Bet-
tungsmodell gewahlt, dem als Eingangsgrée neben Schlupf, Langsposition
im Latsch und Reibwert auch die resultierende Texturhtéhe aus dem Normal-
modell ibergeben wird. Das Bettungsmodell sieht linear elastische, ungekop-
pelte Federelemente analog zur Modellierung in [Gaeb09] vor. Eine schemati-
sche zweidimensionale Darstellung des Bettungsmodells auf einer ebenen
Fahrbahn zeigt Abbildung 4.36, in der die Langsauslenkungen «,, der Profil-
elemente zunachst nur von Schlupf, Langsposition & im Latsch und Reibwert
abhangen.

Die tangentiale Steifigkeit ¢, der Federelemente wird mithilfe des FE-Rei-
fen-Hohlraum-Rad-Modells hergeleitet. Bei Kontakt des FE-Reifen-Modells
mit einer ebenen starren Oberflache wird bei Reibkoeffizient 1.0 die resultie-
rende Schubspannungsverteilung und Langsauslenkungen «,, (Auslenkung
der Profilelementunterkante gegentber dem Giurtel) im Kontakt berechnet.
Die Abbildung 4.37 zeigt die an einer zum Versuch in Abschnitt 3.5.2 korres-
pondierenden Flache abgegriffene Langskraft F, fur die Mittel- und die

,Rippe,max
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Innenrippe (Messposition 3 und 5 in Abbildung 3.44 c)). In Messung und Si-
mulation ist der Verlauf der Langskraft an der Mittelrippe (Messposition 3) in
Richtung positiver Langskrafte verschoben, wahrend der Verlauf der Langs-
kraft an der Innenrippe (Messposition 5) in Richtung negativer Langskrafte
verschoben ist. Der berechnete Effekt stimmt mit Versuchsergebnissen in
[Ludw98] lberein, wo er durch die Querkrimmung des Reifens erklart wird.

Einlauf Auslauf

Langsauslenkung

Abbildung 4.36: Schematische 2D-Darstellung des tangentialen Bettungsmodells und
Langsauslenkung der Profilelemente auf ebener Fahrbahn.

Im Bettungsmodell wird dem durch eine zusatzliche Langsauslenkung
.0 1€ NAch Position in Reifenquerrichtung Rechnung getragen. Die maxi-

male Langsauslenkung «, . ist an der Mittelrippe grosser als an der Innenrip-

pe (vgl. Abbildung 4.37). Aufgrund der Querkrimmung des Reifens ist an
dieser Rippe die Lange der Reifenaufstandsflache maximal. Da die maximale
Kraftamplitude in Messung (10.3 N) und Simulation (10.2 N) gut Ubereinstim-
men, wird aus der Langsauslenkungsamplitude und der Schubspannungsam-
plitude an jeder Profilrippe unter der Annahme linear elastischen Materialver-
haltens die Steifigkeit der einzelnen Profilrippen je approximierter Flache 4.

abgeleitet
o T -A% (4.109)
! u
t,max
mit: O max der maximalen Schubspannung unterhalb einer Profilrippe,
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A

u

£,max

F

der Flache, die durch eine Feder abgebildet wird, und

der maximalen Langsauslenkung der Profilelemente einer Profilrippe.

Kommt das Reifenprofilelement in Kontakt mit einer Unebenheit, nimmt die

Langsauslenkung «, mit der Unebenheitshohe #, zu (vgl. Abschnitt 3.5.2)

mit: U,

querpos

uz (k’ hu H querpos):u/,k + uquerpm + ul.res (hu )

(4.110)

der Langsauslenkung des Profilelements an der Langsposition &,

der Langsauslenkung je Querposition (Rippe) aufgrund der Reifenquer-

krimmung und

Uy (h“) der aus der Unebenheitshohe /, resultierenden Langsauslenkung des

Profilelements.

Diese zusatzliche Langsauslenkung wird aus den Versuchen mit variieren-
den Unebenheitshdhen (vgl. Abschnitt 3.5.2) unter der Annahme der zuvor
hergeleiteten Profilrippensteifigkeit fir jede umlaufende Rippe einzeln abgelei-
tet, wobei im Bereich der untersuchten Unebenheitshéhen bis 2000 um von
einem naherungsweise linearen Verlauf auszugehen ist (vgl. Abbildung 4.38).
Dieser wird durch die in Abbildung 4.38 dargestellte Geradenfunktion appro-

ximiert.

Kraft am Sensor in
Langsrichtung in N
(=]

A
o

o

1 Richtung ,Antreiben*

'
o

Uy 3 max =0.6 mm

Fx.Mn(e Ampl
Langskraftverlauf in

verschoben

Langskraftverlauf in
Richtung ,Bremsen®
verschoben

Uy s max = 0.45 mm

=10.2N

—a— Position5

== Position 3

Position x im Latsch

Abbildung 4.37: Langskraftverlauf auf ebener Fahrbahn in FE-Reifenmodell aus Abschnitt
4.2.1 im Vergleich mit Maximalwerten der Messung (Abschnitt 3.5.2) auf ebener Aluminium-
Fahrbahn an Messposition 3 (Mittelrippe) und Messposition 5 (Innenrippe).
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sz Mittelwert aus maximaler
5 .£ 50 ® und minimaler
2 g’ ° Langskraft
&2
£ 5 ° Lineare
@ 5 _ N
= 525 Approximation
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|

y =0,0225x + 15,51
R?=0,9704

0 1000 2000
Sensorhohe in ym

Abbildung 4.38: Lineare Approximation des Mittelwertes aus maximaler und minimaler
Langskraft am Sensor bei 100 km/h exemplarisch fiir eine Rippe.

Die Modellvorstellung bei Uberrollung einer Unebenheit ist in Abbildung
4.39 dargestellt. Kommt die erste Feder bei Eintritt in die Reifenaufstandsfla-
che mit einer Unebenheit in Kontakt, erfahrt sie eine verstarkte Langsauslen-
kung u Diese kann wahrend des Durchlaufs durch die Reifenaufstandsfla-

che nicht zurtickgebildet werden (vgl. Abschnitt 3.5.2), so dass in den nach-
folgenden Schritten alle weiteren Federn die zusatzliche Langsauslenkung
erfahren. In der Abbildung 4.39 ist dies durch die gestrichelten Pfeile symboli-
siert. Das auf diese Weise gebildete Modell bildet die in Abschnitt 3.5.2
durchgefiihrten Uberrollversuche mit einer Unebenheit im Kontakt ab. Bei nur
einer Unebenheit ist davon auszugehen, dass die resultierende Texturhdhe
der Unebenheitshohe entspricht. Wird der Reifenlatsch dreidimensional abge-
bildet, muss der zuséatzlichen Langsauslenkung Rechnung getragen werden,
um das mechanische Gleichgewicht beizubehalten. Dies erfolgt dadurch, dass
alle Federn in Querrichtung, die keinen Kontakt mit der Unebenheit haben

einen Anteil der verstarkten Langsauslenkung u in entgegengesetzter

t,res

Richtung erfahren.

Das Modell ist fur die in Abschnitt 3.5 untersuchten Unebenheitshohen bis
1000 um gultig. Bis zu dieser Unebenheitshéhe wurden die Messungen in Ab-
schnitt 3.5 durchgefiihrt, bei denen die verstarkte Léangsauslenkung jeweils
beobachtet wird. Fir zu hohe Unebenheiten, vergleichbar mit Schwellen, wird
davon ausgegangen, dass die Profilelemente nicht weiter ausgelenkt werden.
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Stattdessen wird ein komplizierter Kontaktzustand entstehen, der durch das
vorgeschlagene Bettungsmodell zunachst nicht abbildbar ist.

£
°

Einlauf A Auslauf

Langsauslenkung

A

Abbildung 4.39: Schematische 2D-Darstellung des tangentialen Bettungsmodells und
Langsauslenkung der Profilelemente auf einer Fahrbahn mit einzelner Unebenheit.

In Abschnitt 3.5.3 wird gezeigt, dass mit einer zunehmenden Anzahl von
Unebenheiten in Langsrichtung der Reifen zunehmend auf den Unebenheiten
aufsteht und dadurch die resultierende Langsauslenkung u, . abnimmt. Um

den vorgeschlagenen Modellansatz weiter an die komplexen Vorgénge bei
Uberrollung einer rauen Fahrbahn anzunahern, muss dieser Effekt im Modell
berlicksichtigt werden. Fir jede durchgefiihrte normale Kontaktrechnung wird
fur jede Feder die resultierende Texturhéhe aus der tiefsten Eindringtiefe alle
Kelvin-Voigt-Elemente und der lokalen Eindringtiefe berechnet. Diese wird
dem tangentialen Bettungsmodell als EingangsgrofRe Ubergeben. Darauf auf-
bauend wird die Langsauslenkung aller Federelemente berechnet. Unter der
Annahme, dass allen Federkraften eine betragsmafig entsprechende Reib-
kraft entgegenwirkt, wird die resultierende Langskraftverteilung im Latsch be-
rechnet. Fir den frei rollenden Reifen ist diese Annahme auf Oberflachen
ohne Zwischenmedium durch die Untersuchungen in [Bode62] und [Fach00]
motiviert, die in Versuchen unter diesen Bedingungen kein lokales Gleiten
mafen.

Die Abbildung 4.40 und Abbildung 4.41 zeigen den Vergleich zwischen den
in der Messung aufgenommenen Langskraftverlaufen und den simulierten
Langskraftverlaufen fiir die Sensortiberfahrtversuche (vgl. Abschnitt 3.5.2) bei
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denen jeweils eine Unebenheit der Hohe 500 ym und 1000 um Uberrollt wird.
Bei Analyse der Darstellungen ist wichtig, dass diese aus finf Versuchen bzw.
Simulationen zusammengesetzt werden. Bei jedem Versuch beziehungswei-
se jeder Simulation befand sich jeweils eine Unebenheit unterhalb einer Pro-

filrippe, wahrend sich unter den ubrigen Profilrippen keine Unebenheiten
befanden.

Messung

Simulation

Kraftin N
858883

Latschlange in mm 0 Latschlange in mm 0

Abbildung 4.40: Vergleich der gemessenen und simulierten Langskraftverlaufe fir eine
Unebenheit der Hohe 500 pm.

Messung Simulation
B 60 - d
40 40
20 20
& 60
z o 40
<2 z L 0
ﬁ -20 -20 ﬁ -20 .20
X -40 X -40
80 - sl
40 -0
60 60
Latschlange in mm 0 Latschlange in mm 0

Abbildung 4.41: Vergleich der gemessenen und simulierten Langskraftverlaufe fir eine
Unebenheit der Héhe 1000 uym.

Der Vergleich von Messung und Simulation der Langskraftverlaufe zeigt,
dass die Simulation die Kraftamplituden und -mittelwerte sehr gut vorhersagt.
Durch die Annahme linearer Langsfedern im Bettungsmodell, dem Ansatz fur
die Langsauslenkungen «,, und die Vernachlassigung unterschiedlicher Lat-

schlangen in Querrichtung wird der Verlauf naherungsweise abgebildet. Im
Ein- und Auslauf ergeben sich Unterschiede durch die Krimmung des Reifens
und durch die Vernachlassigung unterschiedlicher Latschlangen in Querrich-
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tung. Der Uberrollversuch ist in Abbildung 4.42 schematisch dargestellt, wobei
a) den Einlaufvorgang zeigt. Aufgrund der Reifenkrimmung berihrt das Pro-
filelement die Unebenheit bereits bevor sich die Unebenheit genau unterhalb
des Reifenlatsches befindet. Diesen Effekt findet man auch im Auslaufbereich
(vgl. Abbildung 4.42 b)). Durch die Anordnung der Federelemente im Modell,
kann das Modell diesen Bereich nicht abbilden. Resultierend steigt und fallt
die Tangentialkraft im Modell schneller, wahrend der Verlauf im Versuch weni-
ger steil erfolgt. In der Querrichtung ist ein vergleichbarer Effekt flir die Diffe-
renzen zwischen Modell und Versuch verantwortlich. Durch die Krimmung
des Reifens in Querrichtung berthren die Profilelemente der mittleren Rippe
die Unebenheit friher als die der dufleren Rippen. Im Modell wird dies zu-
nachst nicht abgebildet, da die Latschlange in der Simulation in der Querrich-
tung gleich ist. Hier bieten sowohl das Modell der Vertikal- als auch der
Langsrichtung Potential eine verfeinerte Anordnung der KV- bzw. Feder-
Elemente vornehmen.

Analog zum Vorgehen bei Anregung in normaler Richtung werden auch in
Langsrichtung Spektren der Kraft- und Langsauslenkungsverlaufe erzeugt, die
dazu genutzt werden, die Kraftantwort des Reifen-Hohlraum-Rad-Substruk-
turmodells auf eine FuBpunktanregung zu berechnen.

a) Einlauf b) Auslauf

Unebenheit Unebenheit

Abbildung 4.42: Schematische Darstellung des Uberrollversuchs.
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4.4 Fazit

Abschnitt 4 beschreibt zunachst die Grundlagen der Modellierungstechniken

o die gemischte Euler-Lagrange-Betrachtungsweise, die eingesetzt
wird, um den Rollvorgang rotationssymmetrischer, deformierter Kor-
per abzubilden,

e die Finite Elemente Methode, welche genutzt wird, um die Bewe-
gungsgleichung komplexer Strukturen unter der Beachtung von
Randbedingungen numerisch zu I6sen, und

e die Craig-Bampton-Methode, die innerhalb der Strukturdynamik hau-
fig eingesetzt wird, um Modelle grofRer Dimension auf eine Auswahl
physikalischer und generalisierter Freiheitsgrade zu reduzieren.

Im Abschnitt 4.2 wird die Erzeugung eines FE-Reifenmodells, eines FE-
Hohlraummodells und eines FE-Radmodells erlautert. Die Rotation des Ge-
samtsystems Reifen-Hohlraum-Rad wird durch eine gemischte Euler-Lagran-
ge-Betrachtung im Programmsystem ABAQUS abgebildet. Dazu wird ein Mo-
dellierungsansatz vorgestellt, der es erlaubt auch fir das nicht vollkommen
rotationsymmetrische Rad eine gemischte Euler-Lagrange-Betrachtung einzu-
setzen [Grol12b]. Die korrekte Abbildung der Strukturdynamik des Rades er-
fordert eine feine Diskretisierung in Umfangsrichtung, was eine gro3e Dimen-
sion des Gesamtmodells und damit ansteigende Rechenzeiten bedeutet.

Bei Berlcksichtigung der nichtlinear-viskoelastischen Materialeigenschaften
fur einen Arbeitspunkt (eine Deformationsfrequenz und -amplitude) im Modell
wird durch Berechnung der Eigenfrequenzen des rollenden Reifen-Hohlraum-
Rad-Modells gezeigt, dass die Eigenfrequenzen des Versuchs im IPS durch
Berechnung der komplexen Eigenfrequenzen gut angenadhert werden. Ein
Aufspalten zumindest der niederfrequente Reifen-Eigenfrequenzen wird nicht
berechnet. Im stehend modellierten Reifen-Hohlraum-Rad-Modell werden die
Eigenfrequenzen gegeniiber dem Rollzustand bei leicht erhdéhten Eigenfre-
quenzen berechnet. Die Differenz der Eigenfrequenzen zwischen stehendem
und rollendem System ist dabei weitaus geringer als im Versuch. Die Parame-
ter des fur den Rollzustand abgestimmten Materialmodells fiihren dazu, dass
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die Eigenfrequenzen des EMA-Versuchs (stehendes System) und des ste-
henden Simulationsmodells voneinander abweichen.

Die gewonnenen Erkenntnisse bedeuten, dass die zur korrekten Abbildung
eines EMA-Versuchs angepassten Materialmodelle, wie beispielsweise in
[Kind09] nicht geeignet sind, um die Eigenfrequenzen des rollenden Systems
vorherzusagen. Im Rollzustand wird das Material zyklisch im Latschbereich
stark deformiert, was bei dem nichtlinear-viskoelastischen Elastomermaterial
eine Anderung des Speicher- und Verlustmoduls zur Folge hat (vgl. Abschnitt
2.1.1). Somit missen geeignete Materialuntersuchungen durchgefuhrt wer-
den, um die eingesetzten Materialmodelle (vgl. Abschnitt 4.1.2) fir einen Ar-
beitspunkt korrekt zu bedaten. Mit solchen Materialparametern im Modell
kann der EMA-Versuch dann nicht mehr berechnet werden. Die Eigenfre-
quenzen des stehenden Systems ohne zyklische grofle Deformation werden
unterschatzt (vgl. Abschnitt 4.2.1). Heutige Materialmodelle in kommerziellen
FE-Codes sind nur in der Lage linear-viskoelastisches Materialverhalten ab-
zubilden, so dass immer nur ein Arbeitspunkt des nichtlinearen Materialver-
haltens gekennzeichnet durch eine Deformationsamplitude und -frequenz, die
einer Rollgeschwindigkeit entspricht, im Modell abgebildet werden kann.

In den Ausrollversuchen fielen die Reifen-Eigenfrequenzen mit zunehmen-
der Geschwindigkeit. Dies geschieht auch in geringerem Mafe in der Simula-
tion. In der Messung ist der Effekt durch die Elastomermaterialentfestigung
bei zyklischer bimodaler Belastung bedingt. In der Simulation rihrt der Effekt
aus der MLE-Matrix W [Brin07]. Unter Berucksichtigung der Entfestigung auf-
grund der MLE-Matrix werden in [Gare11] durch Model Updating die gean-
derten Speichermoduli der Elastomermaterialien im Simulationsmodell fir die
Geschwindigkeiten 20, 60 und 100 km/h ermittelt.

In Abschnitt 4.2.6 wird ferner das Gesamtmodell aus Reifen, Hohlraum und
Rad auf die Versteifung des Elastomermaterials mit steigender Frequenz un-
tersucht. Dazu werden wahrend einer Eigenfrequenzberechnung durch Defini-
tion einer PE-Frequenz die viskoelastischen Materialeigenschaften fur eine
definierte Frequenz ausgewertet. Mit zunehmender PE-Frequenz steigen die
Reifen-Eigenfrequenzen an. Unterhalb 100 Hz fihrt eine Erhéhung der PE-
Frequenz von 0 auf 100 Hz zu einem Anstieg der Eigenfrequenzen kleiner
1 %. Zwischen 100 und 200 Hz steigen durch eine weitere Erhdéhung der PE-

253



4 Modellierungsstrategie

Frequenz auf 200 Hz die Reifen-Eigenfrequenzen um 1.6 bis ca. 6 % (mit der
Frequenz zunehmend). Aufgrund der Akustik-Struktur-Kopplung zwischen
Reifen und Hohlraum steigen auch die Eigenfrequenzen der Hohlraumreso-
nanz um ca. 1 Hz pro 100 Hz Erhéhung der PE-Frequenz an. Neben dem
ansteigenden Speichermodul, steigt der Verlustmodul im interessierenden
Frequenzbereich mit zunehmender PE-Frequenz. Unterhalb 100 Hz nimmt
der Verlustmodul stark zu, wahrend er oberhalb von 200 Hz kaum mehr
zunimmt.

Fir das erzeugte Vollimodell des rotierenden gyroskopischen Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad werden in Abschnitt 4.2.7 Mdglichkeiten und Einschran-
kungen der Reduktion zu einer Substruktur analysiert. In Abschnitt 4.2.8 wird
das Gesamtsystem zu einer Substruktur reduziert. Physikalische Freiheitsgra-
de werden im Reifenzentrum zur Kopplung an Radfiihrungsmodelle und im
Reifenlatsch zur Anregung des Modells durch eine Fahrbahn beibehalten.

Substrukturmodelle kénnen nur fir eine definierte PE-Frequenz im Pro-
grammsystem ABAQUS erzeugt werden, so dass die viskoelastischen Mate-
rialeigenschaften nur fiir eine Frequenz berticksichtigt werden. Aufbauend auf
den Erkenntnisse aus Abschnitt 4.2.6 werden folgende Handlungsempfehlun-
gen gegeben

e Erzeugung mehrerer Substrukturen zur detaillierten Abbildung der
Eigenfrequenzen und besonders der materialbedingten Energiedissi-
pation der Eigenformen im Frequenzbereich unterhalb 100 Hz, da die
Eigenformen in diesem Frequenzbereich groRe globale, hauptsach-
lich vertikale und horizontale Bewegungen ausfiihren [Whee05] und
somit hohe Kraft- bzw. Beschleunigungsamplituden bewirken. Davon
sollte jeweils eine mit den ungefahren Lagen der ersten Langs-[1,0]-
asym und Vertikalresonanz [1,0]-sym des Reifens korrespondieren.

e Reduzierung der Anzahl der Substrukturen im héheren Frequenzbe-
reich, wenn Rechenzeit- bzw. Kapazitat eingespart werden muss, da
der Einfluss der PE-Frequenz auf die Dampfung abnimmt und hdéhere
Eigenfrequenzen des Reifens im rollenden Zustand in diesem Fre-
quenzbereich anhand von Kraft- oder Beschleunigungsspektren
schlecht identifiziert werden kénnen.
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e Zur genauen Abbildung der Eigenfrequenzen des Hohlraummediums
Reduktion einer Substruktur in dem Frequenzbereich, in dem die
Hohlraumresonanz zu erwarten ist, da die Reifenelastomermaterial-
eigenschaften auf die Lage der Hohlraum-Eigenfrequenz einwirken.
Zur Prognose der Frequenzlage kann Formel (2.14) dienen.

Die berechneten Eigenfrequenzen des fest eingespannten Reifen-Hohl-
raum-Rad-Systems werden mit den im Ausrollversuch ermittelten Eigenfre-
quenzen verglichen. Dadurch wird wie zuvor im Versuch (Abschnitt
3.3.33.3.3) auch in der Simulation aufgezeigt, dass die mechanische Ein-
gangsimpedanz der Radaufhangung die Eigenfrequenzen des Reifen-
Hohlraum-Rad-Systems beeinflusst. Um die mechanische Eingangsimpedanz
der in den Versuchen verwendeten Kraftschluss-Radfiihrung abzubilden, wird
ein FE-Modell der Kraftschluss-Radfiihrung erstellt. Dieses wird durch Model
Updating an die Ergebnisse des EMA-Versuches (Abschnitt 3.3) angepasst,
da die detailgetreue Abbildung der Rollen- und Kugelumlauflager der Kraft-
schluss-Radflihrung fiir lineare FE-Analysen ungeeignete, komplizierte Kon-
taktrechnungen bedeutet. Im nachsten Abschnitt 5.2 werden die Modelle der
Kraftschluss-Radflihrung sowie des Reifen-Hohlraum-Rad-Modells gekoppelt
und die Wechselwirkungen aufgezeigt.

Zur Anregung des Reifen-Hohlraum-Rad-Modells wird in einem modularen
Ansatz ein Anregungsmodell der normalen Richtung umgesetzt, das auf dem
bekannten Prinzip der Bettungsmodellierung basiert. Der vorgestellte Ansatz
ist eine Weiterentwicklung der Vorarbeiten von [Eich91], [Eich94], [Bach98],
[Trab05], [Gaeb09]. Die Parametrierung des Modells erfolgt anhand der in den
Abschnitten 3.4 und 3.5 durchgefiihrten Versuche (statische Kontaktdruck-
messung und Uberrollung von makroskopischen Unebenheiten). In den aus
der Literatur bekannten Blrstenmodellen wird davon ausgegangen, dass die
lineare Auslenkung der die Profilelemente abbildenden Birstenelemente
durch den Schlupf, die Langsposition im Latsch und den Reibwert bestimmt
wird. Durch die in dieser Arbeit durchgefihrten Versuche wurde gezeigt, dass
die Profilelemente bei Eintritt des Kontakts im Einlauf aufgrund der Abrollbe-
wegung des Reifens mit einer aus der Fahrbahn herausstehenden Uneben-
heit umso starker entgegen der Drehrichtung ausgelenkt werden, je héher die
Unebenheit ist (vgl. Abschnitt 3.5.2, Abbildung 3.47 b)). Aufbauend auf dieser
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Erkenntnis wird ein tangentiales Bettungsmodell entwickelt, dem als zusatzli-
che Eingangsgrofie die resultierende Texturhdhe aus dem Normalanregungs-
modell iibergeben wird. Das Bettungsmodell sieht linear elastische, ungekop-
pelte Federelemente analog zur Modellierung von Gabel [Gaeb09] vor. Durch
Vergleich von Messung und Simulation der Langskraftverlaufe wird gezeigt,
dass die Simulation die Kraftamplituden und -mittelwerte sehr gut vorhersagt.
Nach erfolgter Normalanregungssimulation auf der in den Versuchen einge-
setzten 0/16-Waschbeton-Fahrbahn wird die Langsanregungssimulation mit
der resultierenden Texturhdhe als Eingangsgrofie durchgefihrt. Im folgenden
Abschnitt werden die erzeugten Anregungsverlaufe aus dem Wegbereich in
den Frequenzbereich uberfuhrt und in einer modalen Superpositionsrechnung
auf das Reifen-Hohlraum-Rad-Modell aufgebracht.
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Um die experimentell analysierten Wechselwirkungen zwischen dem System
Reifen-Hohlraum-Rad und der Radflihrung (Abschnitt 3.3.30) in der Simulati-
on abzubilden, wurden im vorigen Abschnitt ein FE- und ein Substruktur-
Modell des Systems Reifen-Hohlraum-Rad und ein FE-Modell der Kraft-
schluss-Radflihrung entwickelt. Durch die vorangegangene experimentelle
Analyse der Strukturdynamik des Systems Reifen-Hohlraum-Rad wurde ge-
zeigt, dass sich der Rollzustand vom stehenden Zustand unterscheidet. Im
Rollzustand ist das System an die Radfiihrung angebunden und wird durch
die Fahrbahn angeregt. Es wurde gezeigt, dass die mechanische Eingangsim-
pedanz der Radfuihrung sowie die Fahrbahntextur die gemessenen Krafte im
Radmittelpunkt beeinflusst. Somit mussen zur Validierung die Modelle aller
Teilsysteme kombiniert mit dem Anregungsmodell betrachtet werden. Dies
erschwert die Validierung, da eine Modellungenauigkeit in jedem der Teilmo-
delle verborgen sein kann. Um die Komplexitat der Validierung zu reduzieren
wird im nachsten Abschnitt 5.1 zunachst die modellierte Anregung auf den
fest eingespannten Reifen aufgebracht. Dabei wird der Einfluss der Radfiih-
rung vernachlassigt. In Abschnitt 5.2 wird das Substrukturmodell an das Kraft-
schluss-Radfiihrungsmodell angebunden und die Wechselwirkungen werden
analysiert. Dabei wird der Einfluss der Anregung im ersten Schritt vernachlas-
sigt. AnschlieRend wird der komplette Modellierungsprozess aller Teilmodelle
analysiert und bewertet (Abschnitt 5.3).

5.1 Simulation der Anregung des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems

In Abschnitt 4.3 wurde die Entwicklung eines Anregungsmodells beschrieben.
Die berechneten Deformationen in Vertikal- und Langsrichtung der Profilele-
mente werden fur alle Reifen-Fahrbahn-Kontaktknoten in den Frequenzbe-
reich uUberfuhrt. In Abschnitt 4.2.8 wurde ein Substrukturmodell des Reifen-
Hohlraum-Rad-Systems mit im Reifen-Fahrbahn-Kontaktbereich beibehalte-
nen Freiheitsgraden erzeugt. Diese Freiheitsgrade werden in der Vertikal- und
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Langsrichtung durch eine real- und imaginarwertige Fusspunktanregung be-
aufschlagt. Die Fusspunktanregung erfolgt in ABAQUS durch die Steady-Sta-
te-Dynamic (SSD)-Analysis-Prozedur, die die linearisierte, dynamische Ant-
wort eines Systems auf eine harmonische Anregung im Frequenzbereich be-
rechnet [AB6.10]. Somit gehort die Prozedur zu den linearen Stérungsrech-
nungen. Die Systemantwort wird auf Basis generalisierter Koordinaten be-
rechnet [AB6.10], so dass zuerst zwei Eigenfrequenzberechnungsschritte
(real, komplex) durchgefiihrt werden. Dabei wird die so genannte SIM-Ar-
chitektur [AB6.10] genutzt, um nichtdiagonale Dampfungseffekte (Material-
und Elementddmpfung) in der SSD-Prozedur zu berlcksichtigen. Das be-
schriebene Vorgehen bietet eine effektive Alternative zur Berechnung der
Systemantwort auf Basis physikalischer Koordinaten, welche einen héheren
Rechenaufwand erfordert. In den Eigenfrequenzberechnungsschritten werden
die Freiheitsgrade im Reifen-Fahrbahn-Kontakt jeweils mit einer groRen Mas-
se (vgl. Abschnitt 4.3.1) verbunden, damit in der nachfolgenden Anregungs-
rechnung an diesen Freiheitsgraden eine Anregung (Weg, Geschwindigkeit,
Beschleunigung) aufgebracht werden kann. Die Eigenfrequenzen werden
durch dieses Vorgehen so berechnet, als waren die Freiheitsgrade un-
verschieblich. In Abschnitt 4.3.1 wird gezeigt, dass die Eigenfrequenzen des
Reifen-Hohlraum-Rad-Systems durch diese Randbedingung mit geringeren
Abweichungen zum Versuch berechnet werden als bei freien Freiheitsgraden.
Wird in der anschlieRenden Anregungsrechnung mit Base-Motion-Prozedur
die SSD-Prozedur genutzt, erlaubt ABAQUS die Berechnung resultierender
Beschleunigungen oder Kraftantworten nur auf Basis generalisierter
Koordinaten.

Bei Berechnung einer Kraftantwort am Radflansch des Reifen-Hohlraum-
Rad-Modells der Koppelstelle zur Radfiihrung, kommt es in der verwendeten
ABAQUS-Version zu einem Berechnungsfehler*!. Kraftantworten werden
durch das Programm falsch, Beschleunigungen korrekt berechnet. Beschleu-
nigungen koénnen allerdings nicht mit den durch die Messnabe gemessenen
Kraften des Versuchs (vgl. Abschnitt 3.2.1) verglichen werden. Um den Be-

“! Der entdeckte Programmfehler wurde von SIMULIA, Herstellerfirma der Software ABAQUS besta-
tigt. Als Lésung wurde die Nutzung der SIM-Architektur empfohlen. Zur BerUcksichtigung der Akustik-
Struktur-Kopplung innerhalb einer Substruktur bei Nutzung der SIM-Architektur wurde keine Aussage
durch SIMULIA getroffen.
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5.1 Simulation der Anregung des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems

rechnungsfehler zu umgehen, sollte die SIM-Architektur in den Eigenfre-
quenzberechnungsschritten genutzt werden. Die SIM-Architektur kann bei
nicht zu Substrukturen reduzierten Modellen, die eine Akustik-Struktur-Kopp-
lungen enthalten, die Beitrage der Akustik nicht berlcksichtigen [AB6.10]. In
dieser Arbeit wird zur Abbildung des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems das zur
Substruktur reduzierte Modell genutzt, dass die Beitradge einer Akustik-Struk-
tur-Kopplung berlcksichtigt, jedoch keine Akustik-Struktur-Kopplung darstellt.
Die Substruktur enthalt keine Druckfreiheitsgrade.

Einfluss der Auflésung des Anregungsspektrums

Beim Vergleich von gemessenen und berechneten Kraftspektren muss beach-
tet werden, dass in der Messung ein Zeitfenster in den Frequenzbereich
transformiert wird, indem der Reifen mehr als 16 m (mehr als den Trommel-
umfang) abfahrt. Dies ist erforderlich um eine ausreichende Auflésung zu
erreichen. In der Simulation werden die Anregungsmodelle Gber die vermes-
senen Fahrbahnlange von 4 m gefiihrt. Somit steht nur ein Drittel des Trom-
melumfangs zur Verfiigung. Die Anregung dieser 4 m kann in einem Fenster
oder in mehreren Fenstern jeweils mit reduzierter Frequenzauflésung gegen-
Uber dem Versuch ausgewertet werden. Um den Einfluss dieser Frequenzauf-
I6sung der Anregung sowie der Uberfahrenen Fahrbahnlédnge aufzuzeigen,
werden die Kraftspektren an der Nabe mit variierender Auflésung untersucht.
Im ersten Fall werden nfft = 2'" Werte, entsprechend ca. 4 m Fahrbahnlange
innerhalb eines Fensters in den Frequenzbereich (Hanning-Fensterfunktion)
{iberfiihrt. Im zweiten Fall werden nfft =2’ Werte in einem Fenster zusam-
mengefasst, wodurch die Auflésung weiter reduziert wird. Um dennoch 4 m
der Fahrbahn zu berucksichtigen, werden drei Fenster (Hanning-Fensterfunk-
tion, 50% Overlap) in den Frequenzbereich Uberflhrt und als Anregung auf
das Substrukturmodell aufgegeben. Die resultierende Kraftantwort wird als
Mittelwert aus drei Simulationsrechnungen gebildet.

In Abbildung 5.1, Abbildung 5.2, Abbildung 5.3 und Abbildung 5.4 sind je-
weils die Kraftantwortspektren im Reifenzentrum im Vergleich zu den im Ver-
such gemessenen Kraftantworten (vgl. Abschnitt 3.2.2) zunachst fir einen
Frequenzbereich unterhalb 200 Hz aufgetragen. Dargestellt sind die Ge-
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schwindigkeiten 60 und 100 km/h. Das Reifenverhalten wird durch zwei Sub-
strukturmodelle fiir PE = 80 Hz (unterhalb 120 Hz) und PE = 200 Hz (oberhalb
120 Hz) abgebildet. In Abschnitt 4.2.6 wurde bereits analysiert, dass die Ma-
terialdampfung des im Reifen eingesetzten Elastomermaterials im betrachte-
ten Frequenzbereich mit der Frequenz bis zu einem Plateau (200 - 250 Hz)
hin zunimmt. Deshalb wird die Systemantwort durch die Substruktur fur
PE = 80 Hz oberhalb ihrer PE-Frequenz Uberschatzt. Um die Systemantwort
moglichst genau zu berechnen, wird eine Substruktur jeweils fiir einen einge-
schrankten Frequenzbereich um ihre PE-Frequenz herum genutzt. Resultie-
rend ergeben sich die in den Diagrammen dargestellten Kurvenverlaufe. In
dieser Simulation ist das Reifen-Hohlraum-Rad-System nicht an die Messna-
be der Kraftschluss-Radfihrung gekoppelt. Somit wird in den Ergebnissen der
Einfluss der mechanischen Eingangsimpedanz der Radfuihrung nicht berick-
sichtigt. In den Diagrammen sind fiir beide Strukturmodifikationen der Radfiih-
rung die gemessenen Kraftspektren dargestellt. Unterscheiden sich diese, ist
der entsprechende Frequenzbereich im Diagramm gekennzeichnet.

VEinfuss D iEnfuss i —— Messung
i Radfthrung i1 Radfihrung ' Mod. 1F,
100 ) — :
\ | E —e-. Messung
Lokl ' Mod. 2 F,
A V!
10 4 ,":“.‘ v
=2 !
B
= i
© 14 ' Simulation
= ! Mittelwert F,
! nfft = 210
1 Simulation
0171 s.Red SN | T it = 21
ordnung Simulationsmodell Simulationsmodell
fur PE = 80 Hz fur PE =200 Hz
0,01 T T r
0 50 100 150 200
Frequenz in Hz
Abbildung 5.1:  Vergleich der gemessenen und berechneten Vertikalkraftspektren bei
60 km/h.

260



5.1 Simulation der Anregung des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems
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014 | T T s | F, .
Simulationsmodell Simulationsmodell nfft=2
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0,01 T T T
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Abbildung 5.2:  Vergleich der gemessenen und berechneten Vertikalkraftspektren bei
100 km/h.
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Abbildung 5.3:  Vergleich der gemessenen und berechneten Langskraftspektren bei
60 km/h.

Mit zunehmender Geschwindigkeit nahmen die Vertikalkraftamplituden in
der Messung zu (vgl. Abschnitt 3.2.2). In der Simulation nehmen die Kraftant-
worten mit zunehmender Geschwindigkeit ebenfalls zu. Die Simulation kann
die Lage der [1,0]-sym-Reifen-Eigenfrequenz bei ca. 75 Hz in den Vertikal-
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kraftspektren und der ([1,0]-asym+torsional-Reifen-Eigenfrequenz bei ca.
37 Hz in den Langskraftspektren gegentber der Messung gut abbilden.

influss influss
adfiihrung adflihrung

Messung
Mod. 1 F,

A m

100 +

Messung
Mod. 2 F,

Simulation
Mittelwert F,
nfft = 210

Simulation

Kraft in N

0,1 1

Simulationsmodell Simulationsmodell nfft =21

1. fiir PE = 80 Hz fur PE =200 Hz
Radordnung
0,01 T

0 50 100 150 200
Frequenz in Hz

Abbildung 5.4:  Vergleich der gemessenen und berechneten Langskraftspektren bei
100 km/h.

Unterhalb diesen ersten Eigenfrequenzen ergeben sich Differenzen zwi-
schen Messung und Simulation, die durch die Vernachlassigung der mecha-
nischen Eingangsimpedanz der Radfiihrung (vgl. Abschnitt 5.2) und die nicht
abgebildete Anregung durch Reifenungleichférmigkeiten herriihren. In Ab-
schnitt 3.2.6 wurde erlautert, dass mit zunehmenden Texturamplituden der
Fahrbahn der Einfluss von Reifenungleichférmigkeiten auf die Anregung des
Reifen-Hohlraum-Rad-Systems im Vergleich zum Einfluss der Textur ab-
nimmt. Dennoch wurde aufgezeigt, dass bis zur dritten Radordnung noch
Anteile aus den Reifenungleichformigkeiten zur Schwingungsanregung bei-
tragen. In den Abbildungen sind, wenn sie zu pragnanten Peaks fuhren,
die erste bis dritte Radordnung gekennzeichnet. In Abschnitt 3.3.3 wurde ge-
zeigt, dass die mechanische Eingangsimpedanz der Radfiihrung die Kraftant-
wort im Reifenzentrum besonders im unteren Frequenzbereich beeinflusst. In
dieser Simulation wird die Einspannung des Reifens im Zentrum als starr
angenommen.

Ferner waren die vermessenen Ubergange der Fahrbahnkassetten in den
Texturspektren unauffallig (Analyse der Fahrbahntextur in Abschnitt 3.4.2). Da
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aber nur zwei der acht Ubergange analysiert wurden und diese Ubergange
vor den Reifenmessungen neu geformt wurden, konnte deren Einfluss in der
Simulation unterschatzt werden. Acht um nur 1.2 mm aus der Fahrbahntextur
herausstehende Ubergange wiirden bei 12 m Trommelumfang und entsprech-
end acht Fahrbahnkassettenibergangen zu einer bedeutenden Anregung im
Frequenzbereich unterhalb 120 Hz fiihren. Diese konnte zu den Abweichun-
gen zwischen Messung und Simulation in diesem Frequenzbereich beitragen.

Bei langem Fenster (nfft = 2'") weisen die Kraftantwortspektren starke Am-
plitudenschwankungen auf. Dies rihrt aus dem Anregungssignal, das flr ein-
zelne Frequenzen Uberhdéhungen aufweist. Bei kiirzerem Fenster (nfft = 2'°)
ist die Auflésung des Anregungsspektrums im Frequenzbereich reduziert.
Zum Teil werden die diskreten Spitzen durch die verminderte Auflésung ver-
schmiert. Nun werden die Anregungsspektren der einzelnen kurzen Fenster
phasenrichtig auf das Reifenmodell aufgegeben und die Kraftantworten er-
mittelt. Die Kraftantworten der einzelnen Fenster werden anschliellend gemit-
telt dargestellt. Durch diese Mittelung wird eine weitere Glattung der darge-
stellten Kraftspektren bewirkt.

Um vergleichbar zum Versuch mehrere Spektren zu mitteln, wird zur
Darstellung des héheren Frequenzbereichs eine Auflésung von nfft = 2'° ge-
wahlt. In Abbildung 5.5 bis Abbildung 5.10 sind die berechneten Vertikal-,
Langs- und Querkraftspektren im Vergleich zum Versuch fir 60 und 100 km/h
dargestellt.

Die Abweichungen der Kraftantworten der drei Simulationen (< 30 N) sind
im Vergleich zu den Abweichungen von zwei am gleichen Tag nacheinander
durchgefuhrten Versuchen mit demselben oder zwei baugleichen Reifen
(< 20 N) leicht erhéht. Wie beschrieben wird im Versuch ein Zeitfenster langer
als eine Trommelumdrehung in den Frequenzbereich Uberfiihrt und die Kraft-
antwort im Frequenzbereich Uber finf bis zehn Spektren gemittelt (vgl. Ab-
schnitt 3.2.1). Vor diesem Hintergrund kann das Substrukturmodell die ge-
messenen Kraftverlaufe im Frequenzbereich von 100 bis 300 Hz trotz Ver-
nachlassigung der mechanischen Eingangsimpedanz der Kraftschlussradfiih-
rung im Modell gut abbilden. Besonders der Langskraftverlauf von Simulation
und der Messung bei Modifikation 2 der Kraftschluss-Radfiihrung stimmen
sehr gut Uberein. Durch die Strukturmodifikation 2 wird die Kraftschluss-
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Radfuhrung in der Langsrichtung bedeutend versteift. Somit bedeutet die

Simulation mit fester Anbindung des Rades eine gute Annahme in dieser
Raumrichtung.
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Abbildung 5.5:  Vergleich der Vertikalkraftspektren F, bei 60 km/h.
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Abbildung 5.6:  Vergleich der Vertikalkraftspektren F, bei 100 km/h.

Bei beiden Geschwindigkeiten bildete das Substrukturmodell die Lage der
Hohlraumresonanzen im Berechnungsschritt der komplexen Eigenfrequenzen
gut ab (vgl. Abschnitt 4.2.5). In der Anregungsrechnung werden bei den ent-
sprechenden Frequenzen die Vertikalkraftantworten des ersten Astes Uber-
schatzt, wahrend der zweite Ast unterschatzt wird. Mdglicherweise liefert die
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5.1 Simulation der Anregung des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems

Vertikalanregung auf dem betrachteten Fahrbahnabschnitt zu wenig Energie

um die Resonanz anzuregen. Im Langskraftspektrum wird die Amplitude bei-
der Aste der Hohlraumresonanz leicht (iberschétzt.
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Abbildung 5.7:  Vergleich der Langskraftspektren F, bei 60 km/h.
100
—— Messung
Mod. 1 F,
o Messung
= Mod. 2 F,
£
%‘ Simulation
2 VO L Y Mittelwert F,
nfft = 210
PE= Simulationsmodell )
I80 Hz fur PE = 200 Hz
0,1 +

100 150 200 250 300
Frequenz in Hz

Abbildung 5.8:  Vergleich der Langskraftspektren Fy bei 100 km/h.
Einfluss der Ldngsanregung

In Abschnitt 3.2.7 wurde gezeigt, dass der Reibbeiwert der Fahrbahn durch
Schmiermittel im Reifen-Fahrbahn-Kontakt stark abgesenkt wird, was zu einer
Abnahme der Langsauslenkungen der Profilelemente fihrt (vgl. [Ludw98],
[Fach00]). Resultierend waren die Kraftamplituden an der Messnabe in
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Langs- und Querrichtung reduziert. Wichtig ist zu beachten, dass die Amplitu-
de der Langsauslenkung im Versuch nicht bekannt ist.
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Abbildung 5.9:  Vergleich der Querkraftspektren F, bei 60 km/h.
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Abbildung 5.10: Vergleich der Querkraftspektren F, bei 100 km/h.

In der Simulation wird exemplarisch die Langsanregung um 50 % reduziert,
um den Einfluss der Anregung durch Profilelementverformungen in Langsrich-
tung zu untersuchen. Die Vertikalanregung ist unverandert. Abbildung 5.11
zeigt den Vergleich der simulierten Kraftspektren bei Variation der Léangsan-
regung. Die Simulationsergebnisse sind fir PE = 80 Hz im Diagramm abge-
bildet. Um das Diagramm ubersichtlich zu gestalten, sind die Simulationen bei
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PE = 30 Hz und PE = 200 Hz nicht abgebildet. Somit sind die Kraftamplituden
nur innerhalb des Diagramms und nicht mit den zuvor vorgestellten Ergebnis-
sen vergleichbar. Die Kraftspekiren bei reduzierter Langsanregung sind in
grau abgebildet.

In den Vertikalkraftspektren sind bei Variation der Langsanregung keine
Unterschiede auszumachen (Abbildung 5.11). Darin stimmt die Simulation mit
dem Versuchsergebnis Uberein. In den in Abschnitt 3.2.7 beschriebenen Ver-
suchen wurde beschrieben, dass das Vertikalkraftspektrum kaum durch die
reduzierte Langsauslenkung der Profilelemente beeinflusst wird. Die haupt-
sachlich vertikal ausgerichteten Schwingformen, die fiir die Peaks in den Ver-
tikalkraftspektren verantwortlich sind, werden starker durch die vertikalen De-
formationsvorgange im Latschbereich angeregt.
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- = — Mittelwert RF1 PE=80
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Abbildung 5.11: Vergleich des berechneten Vertikal- (RF3), Langs- (RF1) und Querkraft-
spektrums (RF2) (Reifen fest eingespannt, Rotation frei) bei Variation der Langsanregung
bei einer Rollgeschwindigkeit von 100 km/h.

Das bei verminderter Langsanregung simulierte Langskraftspektrum ist im
gesamten Frequenzbereich gegenuber der nicht reduzierten Langsanregung
reduziert. Der ersten Peak im Spektrum, der von der [1,0]-asym-Reifeneigen-
form herrihrt, nimmt um 10 % ab. Weiterhin wird die Langskraftamplitude im
Bereich der Hohlraumresonanz durch die Langsanregungsabsenkung um 2 %
verringert. Im Versuch mit vermindertem Reibbeiwert der Fahrbahn wurde das
Langskraftspektrum durch die reduzierte Langsauslenkung besonders stark
beeinflusst. Der Einfluss der Langsauslenkung auf die [1,0]-asym-Reifenei-

267



5 Validierung

genform und die Amplitude der Hohlraumresonanz wurden in Abschnitt 3.2.7
aufgezeigt. Im Versuch wurden die Amplituden starker vermindert als in der
Simulation.

Das simulierte Querkraftspektrum wird starker durch die reduzierte Langs-
auslenkung beeinflusst als das Vertikalkraft- und weniger stark als das Langs-
kraftspektrum. Der erste Peak im Spektrum entsteht durch die [1,1]-lateral-
Reifeneigenform. Die Amplitude dieses Peaks wird um 2.5 % reduziert. Auf-
grund dessen, dass die Anregung im Reifenlatsch flachig (finf Spuren quer
zur Fahrtrichtung) erfolgt, ist dieses Ergebnis plausibel. In den in Abschnitt
3.2.7 beschriebenen Versuchen wurde der Peak der [1,1]-/ateral-Reifeneigen-
form ebenfalls auf der Fahrbahn mit vermindertem Reibbeiwert abgesenki.

Die vorgestellte Variation der Ladngsanregung zeigt das Potential des in Ab-
schnitt 4.3 entwickelten Modells fur die Anregung des Reifens in tangentialer
Richtung auf. Dabei ist zu beachten, dass in dem Modell davon ausgegangen
wird, dass kein Gleiten vorliegt. Diese Annahme ist dadurch begriindet, dass
[Bode62] und [Fach00] auf trockener Fahrbahn kein Gleiten maen und auch
die in Abschnitt 3.5 beschriebenen Messergebnissen kein Hinweis auf Gleiten
liefern. Dennoch koénnte an einzelnen Profilelementen lokal auf der rauen
Fahrbahn (Mikro-) Gleiten vorliegen. Bei dem Versuch mit vermindertem Reib-
wert durch schmiermittelbenetzte Fahrbahn ist davon auszugehen, dass die
Profilelementauslenkung im Vergleich zur trockenen Fahrbahn abnimmt und
Gleiten auftritt. Durch die Reduktion der Langsanregung um 50 % in der Si-
mulation wird dies nur angenahert.

Zwischenfazit

Trotz Vernachlassigung der Kraftschluss-Radfiihrung wird im ersten Schritt
der Validierung zumindest fir den Frequenzbereich oberhalb 100 Hz eine
ausreichende Ubereinstimmung zwischen Versuch und Simulation erreicht.
Der Einfluss der in der Anregung berucksichtigten Fahrbahnlange, der Fre-
quenzauflésung, der Anregung sowie der Einfluss der Langsanregung werden
gezeigt. In Abschnitt 5.2 werden das Substrukturmodell des Systems Reifen-
Hohlraum-Rad mit der Radfiihrung verbunden und die Wechselwirkungen
analysiert.
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5.2 Kopplung des Reifen-Hohlraum-Rad-Modells mit der Kraft-
schluss-Radfiihrung

In Abschnitt 4.2.4 wurde erlautert, dass die Knoten der Messnabenfrontflache
der Kraftschluss-Radfiihrung mit Kontakt zum Radflansch starr mit einem
Referenzknoten ,Nabe“ im Nabenzentrum verbunden sind. Fiir das Rad wur-
den die Knoten der Kontaktflache am Radflansch starr mit einem Referenz-
knoten ,Rad“ im Radzentrum verbunden (vgl. Abschnitt 4.2.8). Die Verbin-
dung zwischen Rad und Messnabe wird mit einem freien Rotationsfreiheits-
grad um die y-Achse modelliert, wahrend die Ubrigen Freiheitsgrade fest ver-
bunden werden.

Zur Verbindung zweier Teilsysteme bietet ABAQUS folgende Anséatze. Con-
nector-Elemente werden dazu genutzt komplizierte mechanische Interaktio-
nen (z.B. Feststellvorrichtungen wie Schnappverbindungen, die erst nach Er-
reichen einer definierten Kraft oder Verschiebung einrasten) von zwei ver-
schiedenen Teilsystemen eines Modells abzubilden [AB6.10]. Multipoint-Con-
straints sind ein effizienterer Ansatz, da sie die Freiheitsgrade des Glei-
chungssystems eliminieren [AB6.10]. Nach Elimination der Freiheitsgrade
besteht keine Mdglichkeit die Krafte und Momente an der Kontaktstelle zu
berechnen.

Der Abgleich mit dem Ausrollversuch erfordert die Berechnung von Kraften
und Momenten an der Verbindungsstelle, so dass beide Systeme durch ein
Connector-Element zwischen beiden Referenzknoten ,Nabe“ und ,Rad” ver-
bunden werden. Die Modelle der verbundenen Systeme zeigt Abbildung 5.12,
wobei im linken Teil a) die Strukturmodifikation 1 (Mod. 1) und im rechten Teil
b) die Strukturmodifikation 2 (Mod. 2) dargestellt ist.

Fir die im Folgenden beschriebene Analyse wird eine Reifen-Hohlraum-
Rad-Substruktur des durch 168 Elemente Uber dem Umfang diskretisierten
FE-Modells fur eine Geschwindigkeit von 60 km/h bei PE =30Hz (vgl.
Abschnitt 4.2.6) mit beiden Varianten des Modells der Kraftschluss-Rad-
fuhrung (Mod. 1 und Mod. 2) verbunden. Die Freiheitsgrade im Reifen-Fahr-
bahn-Kontakt werden durch die Base-Motion-Prozedur mit groRen Massen
gekoppelt. Die realen und komplexen Eigenwerte und -formen der gekop-
pelten Systeme werden im Frequenzbereich bis 360 Hz berechnet. Die Eigen-
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formen werden hinsichtlich der Anteile der Subsysteme analysiert. Tabelle 5.1
enthalt die komplexen Eigenfrequenzen, die der Kraftschluss-Radfiihrung
zugeordnet werden, im Vergleich zu denen ohne angekoppelten Reifen. Die-
jenigen Eigenformen, bei denen zwischen gekoppeltem und ungekoppeltem
System Eigenfrequenzdifferenzen groRer 1 Hz berechnet werden, sind her-
vorgehoben.

a) Strukturmodifikation 1 (Mod. 1) b) Strukturmodifikation 2 (Mod. 2)
[
- >
s ? “if L ;

; ! (=P
S \ /
ws Al \

& 'y /ﬂ /

»
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Abbildung 5.12: Gekoppelten Modelle von Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-
Radfiihrung in Mod. 1 und Mod. 2.

Zunachst wird die Strukturmodifikation 1 diskutiert. Die erste Eigenform der
Radfiihrung (Tabelle 5.1, Abbildung 5.16) ist durch eine Sturzbewegung des
Sturzkastens und eine Hubbewegung des Radlastkastens gekennzeichnet.
Bei der zweiten Eigenform flihrt der Radlastkasten eine Hubbewegung aus,
der Sturzkasten schwingt in Querrichtung. Mit der zusatzlichen Masse durch
das System Reifen-Hohlraum-Rad an der Messnabe sinken diese Eigenfre-
quenzen. Die flinfte Eigenform ist eine Hubbewegung des Radlastkastens,
wobei der Sturzkasten gegenphasig dazu ebenfalls eine Vertikal- und Sturz-
bewegung ausfihrt (Abbildung 5.17). Der Radlastkasten wird durch die zu-
satzliche Steifigkeit des Reifens versteift, so dass diese Eigenfrequenz trotz
der zusatzlichen Masse ansteigt. Bei der elften Eigenform schwingt der Sturz-
kasten in y-Richtung, der Radlastkasten und die Seitenstitzen fihren gegen-
phasig dazu ebenfalls in y-Richtung Schwingungen aus. Bei 167.6 Hz tordiert
der Sturzkasten um die Vertikalachse wobei der Radlastkasten gegenphasig
dazu ebenfalls um diese Achse tordiert. Die Seitenstiitzen schwingen gegen-
phasig zueinander in Quer- und Langsrichtung. Beide Eigenfrequenzen wer-
den durch die angekoppelte Masse an der Messnabe, die groRe Schwingwe-
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ge ausfiihrt, abgesenkt. Die héheren Eigenfrequenzen der Kraftschluss-Rad-
fuhrung werden durch die Kopplung kaum beeinflusst.

Mod. 1 Mod. 2
Komplexe Eigenfrequenzen in Hz  Komplexe Eigenfrequenzen in Hz
Nr.  gekoppelt k:lar:)?::lt Differenz  gekoppelt kl::o:?oz-lt Differenz
1 29.7 31.8 -2.1 37.8 42.3 -4.5
2 48.2 50.1 -1.9 60.2 60.4 -0.2
3 65.5 65.5 -0.0 69.4 72.3 -2.9
4 66.8 66.1 0.7 88.8 90.0 -1.2
5 70.7 71.8 1.1 108.2 108.8 -0.6
6 82.6 83.1 -0.5 121.5 122.7 -1.2
7 114.1 114.5 -0.4 130.7 130.9 -0.2
8 117.3 118.0 -0.7 151.1 151.3 -0.2
9 132.5 132.7 -0.2 159.9 160.8 -0.9
10 154.3 154.4 -0.1 176.2 176.3 -0.1
11 164 165.0 -1.0 190.2 191.5 -1.3
12 167.6 169.0 -1.4 215.5 215.6 -0.1
13 233.0 2331 -0.1 238.6 238.6 0
14 236.7 236.7 0 2435 2435 0
15 287.4 287.4 0 297.0 297.0 0

Tabelle 5.1: Komplexe Eigenfrequenzen der ungekoppelten und der mit dem Reifen-
Hohlraum-Rad-System (168 Elemente, 60 km/h, PE = 30 Hz) gekoppelten Kraftschluss-
Radflihrung.

Durch Erhéhung der Geschwindigkeit auf 100 km/h erfahrt die Reifen-
Hohlraum-Rad-Struktur eine Entfestigung. Im Modell erfolgt eine vergleichba-
re Reduktion der Steifigkeit durch die MLE-Matrix W (vgl. Abschnitt 4.2.5),
die sich durch sinkende Eigenfrequenzen auswirkt. Die Abweichungen zum
Modell fir 60 km/h und PE = 30 Hz sind in Abbildung 5.13 dargestellt. Die
Eigenfrequenzen der Kraftschluss-Radfihrung sinken um maximal 2 % im
Vergleich zu den in Tabelle 5.1 aufgefiihrten Eigenfrequenzen. Der maximale
Wert wird fur die zweite Eigenfrequenz der Radflihrung erreicht. Somit ist die
Anderung der Eigenfrequenzen im Vergleich zum ungekoppelten System
eine Kombination aus Massen- und Steifigkeitseinfluss. Durch das angekop-
pelte System Reifen-Hohlraum-Rad erfahrt die Radfihrung zuséatzliche Mas-
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se, aber auch zusatzliche Steifigkeit. Der Einfluss der Reifen-Steifigkeit und
—masse auf die Eigenfrequenzen der Kraftschluss-Radfiihrung nimmt mit ho-
herer Frequenz ab, bis oberhalb von ca. 120 Hz keine Anderungen der Ei-
genfrequenzen der Kraftschluss-Radfiihrung mehr erkennbar sind (Abbildung
5.13).

Fur einige Schwingformen steigt die Eigenfrequenz minimal (< 0.01%) an
(Abbildung 5.13). Dieser Effekt resultiert neben der numerischen Genauigkeit
aus den Randbedingungen im Modell. Die Reifen-Fahrbahn-Kontakt-Frei-
heitsgrade werden durch die grof’en angekoppelten Massen als unverschieb-
lich angenommen. Diese Annahme ist in der positiven z-Richtung (vertikal)
nicht vollkommen zutreffend. In der Realitat sind die Kontaktpunkte in dieser
Richtung frei, aber mit der anteiligen Radlast belastet. Erfahrt die Reifenstruk-
tur im Modell nun eine Entfestigung, wird die Anbindung zur Fahrbahn in ver-
tikaler Richtung weniger steif angenommen und die Eigenfrequenzen steigen.

(&)

A A APE=30Hz/PE =80 Hz (60 km/h)
AA ma Aa am - A

s " w60 kmvh / 100 km/h (PE = 30 Hz)
]

Abweichungen in %
M E W =20 =N

0 5 100 150 200 250 300
Eigenfrequenz in Hz (PE = 30 Hz, 60 km/h)

Abbildung 5.13: Einfluss von Reifensteifigkeit und Rollgeschwindigkeit auf die Eigenfre-
quenzen der Kraftschluss-Radflihrung Mod. 1.

Wird die PE-Frequenz bei Erzeugung des Substrukturmodells erhoht,
nimmt die Steifigkeit des Reifens zu (vgl. Abschnitt 4.2.6). Da die Masse er-
halten bleibt, werden die Eigenfrequenzen, die der Kraftschluss-Radfiihrung
zugeordnet werden, resultierend weniger stark abgesenkt (Abbildung 5.13).
Bei einer Erhdhung der PE-Frequenz um 50 Hz treten im Vergleich zu den in
Tabelle 5.1 dargestellten Eigenfrequenzen Frequenzerh6hungen von maximal
1% auf. Auch hier nimmt der Einfluss der Reifensteifigkeit auf die Eigen-
frequenzen der Kraftschluss-Radfiihrung mit zunehmender Frequenz ab und
ist oberhalb von ca. 120 Hz kaum mehr erkennbar (unterhalb 0.1 Hz). Bei-
spielhaft sei hier die achte Eigenfrequenz der Kraftschluss-Radfuihrung her-
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ausgegriffen, bei der die Seitenstitzen, der Sturzkasten und der Radlast-
kasten Schwingungen in Langsrichtung ausfiihren. Auch hier ist die Reifen-
steifigkeit fur eine Anhebung der Eigenfrequenz der Kraftschluss-Radflihrung
verantwortlich.

Fir die zweite Strukturmodifikation der Radfiihrung (Mod. 2) sinkt die erste
Eigenfrequenz (vgl. Tabelle 5.1) der Radfihrung im gekoppelten System mit
4.5 Hz besonders stark ab. Der Radlastkasten fiihrt eine Hubbewegung aus
(Abbildung 5.22). Die dritte Eigenform ist eine Torsionsbewegung des Sturz-
und Radlastkastens um die vertikale Achse (Abbildung 5.23). Die obere An-
bindung des Sturzkastens an das Prifstandsportal fiihrt zu groReren
Schwingwegen an seinem unteren Ende und zu bedeutenden Schwingwegen
auf Hohe der Messnabe. Die vierte Eigenform ist eine Vertikalbewegung des
Sturzkastens einschlieRlich des Radlastkastens zusammen mit den oberen
Versteifungselementen (Abbildung 5.24). Bei der sechsten Eigenform domi-
niert eine Translationsbewegung des Sturzkastens (zusatzliche Torsion um
die z-Achse) und der Radlastkasten tordiert um eine durch die Messnabe
gelegte y-Achse. Hierbei schwingen die Seitenstitzen und die seitlichen Ver-
steifungen in Querrichtung (y-Richtung). Wie zuvor fir die Mod. 1 sinken die
Eigenfrequenzen der Radfiihrung durch die zusatzliche angekoppelte Masse
des Reifens. Die Absenkung einzelner Eigenfrequenzen ist bei Mod. 2 starker
als bei Mod. 1, da bei diesen Eigenformen die Schwingwege der Messnabe
und des Radlastkastens dominieren (durch die Versteifungselemente werden
die Schwingwege des Sturzkastens reduziert). Bei angekoppeltem Reifen wird
die schwingende Masse im Vergleich zu den Eigenformen der Mod. 1, bei
denen der Sturzkasten ebenfalls die Schwingbewegungen ausflhrt, prozentu-
al starker erhéht.

Der Einfluss der Rollgeschwindigkeit und der Reifensteifigkeit auf die Ei-
genfrequenzen der Kraftschluss-Radfuhrung Mod. 2 ist in Abbildung 5.14
dargestellt. Mit Erhéhung der Rollgeschwindigkeit auf 100 km/h sinken die
Eigenfrequenzen der Kraftschluss-Radfiihrung um weniger als 1.2 %, wobei
genau dieser Wert fur die erste Eigenfrequenz der Radfihrung Mod. 2 erreicht
wird. Der Einfluss der Geschwindigkeit nimmt mit zunehmender Frequenz ab.
Im Frequenzbereich oberhalb von 125 Hz werden keine Anderungen mehr
berechnet. Aufgrund der in vertikaler Richtung fixierten Freiheitsgrade im Rei-
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fen-Fahrbahn-Kontakt steigt die vierte Eigenfrequenz mit zunehmender Ge-
schwindigkeit (abnehmende Reifensteifigkeit) an. Die zugehdrige Eigenform
ist eine Vertikalbewegung des Sturzkastens.

Wird durch Erhéhung der PE-Frequenz (PE =80 Hz) die Steifigkeit des Rei-
fen-Hohlraum-Rad-Systems erhoht, steigen die Eigenfrequenzen der Kraft-
schluss-Radfiihrung um weniger als 0.31 % (Abbildung 5.14). Der Einfluss
nimmt mit zunehmender Frequenz ab bis er ab 125 Hz kaum mehr auszu-
machen ist.

5
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s 14 APE =30 Hz / PE = 80 Hz (60 km/h)
€01 A4drasamnanam
514 = " 60 km/h / 100 km/h (PE = 30 Hz)
g2
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Eigenfrequenz in Hz (PE = 30 Hz, 60 km/h)

Abbildung 5.14: Einfluss von Reifensteifigkeit und Rollgeschwindigkeit auf die Eigenfre-
quenzen der Kraftschluss-Radftihrung Mod. 2.

Wie die der Radfiihrung zuzuordnenden Eigenfrequenzen werden auch die
Eigenfrequenzen des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems durch die Kopplung be-
einflusst. In Tabelle 5.2 sind die ersten zehn Eigenfrequenzen, die Reifen,
Hohlraum und Rad zuzuordnen sind, fir die beiden Variationen der Kraft-
schluss-Radfiihrung zusammengefasst. In Abbildung 5.15 wird der Einfluss
der Kopplung auf die Eigenfrequenzen des gekoppelten Reifen-Hohlraum-
Rad-Systems fir Mod. 1 und Mod. 2 visualisiert.

Besonders fiir die [1,0]-Reifen-Eigenfrequenzen hat die Kopplung an die
Radflihrung einen starken Einfluss auf die Frequenzlage. Die [1,0]-asym-Rei-
fen-Eigenfrequenz sinkt um 2.1 Hz bei Kopplung an die Radfiihrung Mod.1
und um 1.6 Hz bei Kopplung an die Radfuhrung Mod. 2. Bei der Strukturmodi-
fikation Mod. 1 wird die [1,1]-steering-Reifen-Eigenfrequenz um 2.9 Hz und
bei Mod.2 um 1.3 Hz verringert. Bei diesen Schwingformen schwingen grofie
Massenanteile an der Radfuhrung (Messnabe, Radlastkasten) bedingt durch
die Reifen-Eigenschwingungen in der Langsrichtung mit, so dass der Fre-
quenzabfall durch die mitschwingende Masse begriindet ist. Die symmetri-
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schen [1,0]-Eigenform andert sich im gekoppelten System im Vergleich zum
ungekoppelten, fest eingespannten Rad. Zur anschaulichen Erklarung sei das
in der vertikalen Richtung nicht eingespannte Rad angefiihrt. Bei diesem Sys-
tem fiihren Reifengurtel und Rad eine gegenlaufige Schwingbewegung bei ei-
ner im Vergleich zur [1,0]-sym-Eigenform erhéhten Eigenfrequenz aus. Beim
dem an die Radfiihrung gekoppelten System ist eine Starrkérperbewegung
des Rades gegenlaufig zur [1,0]-sym-Gurtelschwingung maoglich. Das Rad ist
Uber die Steifigkeit der Radflihrung an deren Masse gekoppelt. Die zugehori-
ge Eigenform ist in Tabelle 5.2 durch einen Stern * gekennzeichnet. Die Ei-
genfrequenz dieser Eigenform erscheint gegenuber der [1,0]-sym-Eigenform
des fest eingespannten Systems um 2.2 Hz (Mod. 1) bzw. um 2.6 Hz (Mod. 2)
erhoht. Die Differenz in Tabelle 5.2 ist ebenfalls durch einen Stern * gekenn-
zeichnet, da es sich bei den beiden Eigenfrequenzen nicht um die gleiche
Schwingform handelt. Bei der benachbarten sechsten Eigenfrequenz der Rad-
fuhrung (Mod. 1) bzw. der vierten Eigenfrequenz der Radfiihrung (Mod. 2)
fuhrt diese, wie zuvor beschrieben, Vertikalschwingungen aus (vgl. Tabelle
5.1). Die [2,0]-asym-Reifen-Eigenfrequenz wird durch die Kopplung an die
Radflhrung (Mod. 2) erhéht. Hier tritt derselbe Effekt auf, wie zuvor fir die
[1,0]-sym-Eigenform. Das nicht fest eingespannte Rad fiihrt ebenfalls
Schwingbewegungen aus und die Eigenfrequenz wird erhéht. Bei der be-
nachbarten fliinften Eigenfrequenz der Kraftschluss-Radfuhrung (Mod. 2) fihrt
der Sturzkasten zusammen mit dem Radlastkasten und der Messnabe
Schwingungen in Vertikalrichtung aus.

Um 250 Hz werden die Rad-Eigenfrequenzen des Reifen-Hohlraum-Rad-
Systems stark verschoben (vgl. Abschnitt 4.2.5). Bereits in Abschnitt 4.2.3
wurde ausgefihrt, dass die Rad-Eigenfrequenzen durch die Einspannung
beeinflusst werden. Durch Berlcksichtigung der mechanischen Eingangsim-
pedanz der Radflihrung in Mod. 1 und 2 wird die Lage der Rad-Eigenfre-
quenzen beeinflusst. Die Radeigenfrequenzen werden abgesenkt, da ein Teil
der Radfuhrungsmasse bei den Radeigenschwingformen im gekoppelten
System mitschwingt.
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Mod. 1 Mod. 2
Komplexe Eigenfrequenzen in Komplexe Eigenfrequenzen in
Hz Hz
ko%‘:)elt kl:):%;t Differenz ko%:elt kl;r;])?:elt Differenz
[1,0]-asym 36.8 38.9 -2.1 37.3 38.9 -1.6
[1,1]-lateral 49.7 49.3 0.4 49.1 49.3 -0.2
st[;;ri]r-lg 60.9 63.8 -2.9 62.5 63.8 -1.3
[1,0]-sym* 86.1 83.9 2.2* 86.5 83.9 2.6*
[2,1] 91.0 90.3 0.7 90.9 90.3 0.6
[2,0]-asym 93.1 92.6 0.5 93.6 92.6 1.0
[3,0] 102.7 102.8 -0.1 103.2 102.8 0.4
[2,1] 112.2 112.2 0 112.2 112.2 0
[2,0] 115.8 116.7 -0.9 116.8 116.7 0.1
[3,0] 117.0 117.4 -0.4 117.4 117.4 0

Tabelle 5.2: Komplexe Eigenfrequenzen des ungekoppelten und des mit der Kraftschluss-

Radfiihrung gekoppelten Reifen-Hohlraum-Rad-System (168 Elemente, 60 km/h,

PE = 30 Hz), mit * gekennzeichnete Eigenform entspricht nicht dem ungekoppelten System.
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Abbildung 5.15: Einfluss der mechanischen Eingangsimpedanz der Kraftschluss-
Radflihrung auf die Eigenfrequenzen des Systems Reifen-Hohlraum-Rad.
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Die ersten funfzehn komplexen Schwingformen des gekoppelten Systems
sind fir die Kraftschluss-Radfihrung Mod. 1 in Abbildung 5.16 bis Abbildung
5.20 dargestellt. Durch die Darstellung der Schwingformen wird deutlich, dass
die erste, siebte, achte und neunte Schwingform der Radfiihrung (Mod. 1) zur
erhohten Kraftamplituden in der vertikalen Richtung und in der Querrichtung
fuhren. Die siebte Eigenform ist durch eine Langsschwingung der Seitenstut-
zen gekennzeichnet, wobei der Sturzkasten gleichphasig dazu in Langs- und
Vertikalrichtung schwingt. Bei der dritten und vierten Schwingform schwingt
der Reifen in der [1,1]-lateral-Eigenform. Bei der dritten Eigenfrequenz ist die-
se Schwingform bedingt durch die Deformationen der Kraftschluss-Radflh-
rung. Ein vergleichbarer Effekt kann fiir die flinfte und sechste Schwingform
des Systems beobachtet werden. Die flinfte entspricht der [1,1]-steering-
Eigenform des Reifens. Bei der sechsten Eigenform fiihrt der Gesamtaufbau
der Radfuhrung eine Langsschwingung aus. Der Reifen schwingt bei beiden
Eigenfrequenzen in der [1,1]-steering-Eigenform, so dass fir diese Frequen-
zen Amplitudentuberhéhungen im Rickstellmoment zu erwarten sind. Die
zehnte Eigenschwingform ist die [1,0]-sym*Reifeneigenform. In der vertikalen
Richtung bewirkt eine weniger steife Anbindung des Reifens (durch die Eigen-
form der Kraftschluss-Radflihrung bei 82.6 Hz mit Translationen in vertikaler
Richtung), dass bei dieser Eigenform das Rad gegen den Giirtel schwingt,
was eine Erhdhung der Eigenfrequenz bewirkt. Die folgenden Eigenformen
sind Formen des Reifens, deren Eigenfrequenzen weniger stark durch die
Kopplung beeinflusst werden (vgl. Tabelle 5.2).

Abbildung 5.16: Komplexe Eigenfrequenzen und -formen des gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 1.

In Abbildung 5.21 b) sind die berechneten komplexen Eigenfrequenzen fir
den fest eingespannten Reifen (hellgraue Quadrate) im Vergleich zu denen
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bei an die Kraftschluss-Radfiihrung (KRF) gekoppeltem System (graue Drei-
ecke) aufgetragen. In grauen Dreiecken sind zusatzlich die Eigenfrequenzen,
die der Kraftschluss-Radfihrung zugewiesen werden und bei denen der Rei-
fen vergleichbare Eigenformen ausfihrt, mit in das Diagramm Ubernommen.
Auflerdem sind die aus den Kraftspektren ausgelesenen Eigenfrequenzen
des Reifens wahrend des Ausrollversuches (schwarze Kreise) in dem Dia-
gramm dargestellt.

49.7 Hz

Abbildung 5.17: Komplexe Eigenfrequenzen und -formen des gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 1.

66.8 Hz 70.6 Hz

Abbildung 5.18: Komplexe Eigenfrequenzen und -formen des gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 1.

86.3 Hz

n

Abbildung 5.19: Komplexe Eigenfrequenzen und —formen des gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radftihrung Mod. 1.
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102.7 Hz 112.2 Hz 114.1 Hz
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Abbildung 5.20: Komplexe Eigenfrequenzen und —formen des gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 1.
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Abbildung 5.21: Eigenfrequenzen des mit 60 km/h rollenden Reifen-Hohlraum-Rad-Sys-
tem (Messung Reifen-KRF gekopp.) im Vergleich zur Simulation (60 km/h, PE = 30 Hz)
komplexer Eigenfrequenzen bei fest eingespanntem Reifen (Sim. Reifen fix) und bei an
der Kraftschluss-Radflihrung (Mod. 1) angekoppeltem Reifen (Sim. Reifen-KRF gekopp.).

Die Lage der [1,0]-asym-Reifen-Eigenfrequenz wird in der gekoppelte Si-
mulation besser vorhergesagt als bei fester Einspannung. Die [1,1]-/ateral-
Reifen-Eigenfrequenz wird in der Simulation kaum durch die Kopplung beein-
flusst, allerdings wird die zusatzliche Eigenfrequenz der Kraftschluss-Radfuh-
rung eine Amplitudenerhéhung im Kraftspekirum bewirken. Offenbar wurde
daher bei der Auswertung der Ausrollversuche (vgl. Abschnitt 3.2.2) anstelle
der [1,1]-lateral-Reifen-Eigenfrequenz die Eigenfrequenz der Kraftschluss-
Radfuihrung bzw. eine Kombination aus beiden ausgelesen. Die Frequenzlage
der [1,1]-steering-Reifen-Eigenfrequenz wird durch die Kopplung in der Simu-
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lation wenig verandert. Wie zuvor beschrieben fiihrt der Reifen bei einer wei-
teren Eigenfrequenz der Kraftschluss-Radfuhrung die [1,1]-steering-Eigenform
aus. Diese Eigenfrequenz kann nicht mit dem Versuch abgeglichen werden,
da die Aufzeichnung des Ruckstellmoments bei dem Versuch mit der Struktur-
modifikation 1) fehlerbehaftet war. Die [1,0]-sym™*-Reifen-Eigenfrequenz wird
durch das Simulationsmodell im Vergleich zur Messung Uberschatzt. Auch
hier kénnte aber in der Messung eine Kopplung mit der Radfilihrungseigenfre-
quenz bei 70.6 Hz aufgetreten sein, die insgesamt im Kraftspektrum eine
Uberhéhung bei 78 Hz bewirkt. Dazu muss gesagt werden, dass im Versuch
aufgrund der im System vorliegenden dissipativen Effekte zwei Eigenfrequen-
zen unter Umsténden als eine Eigenfrequenz des Systems interpretiert wer-
den. Im Gegensatz dazu werden in der Simulation im Rahmen der numeri-
schen Genauigkeit zwei Losungen des Eigenwertproblems (4.104) berechnet.

In Abbildung 5.22 bis Abbildung 5.26 sind die ersten zwdlf Schwingformen
des gekoppelten Systems aus Reifen-Hohlraum-Rad und der Kraftschluss-
Radfuhrung Mod. 2 abgebildet. Die erste Schwingform wird durch die [1,0]-
asym-Reifen-Eigenfrequenz dominiert. Messnabe und Radlastkasten fuhren
bedingt durch die Reifendeformation Vertikal- und Langsschwingungen aus,
wobei der Sturzkasten um die Vertikalachse tordiert. Die zweite Eigenform ist
eine Hubschwingung des Radlastkastens mit der Messnabe, wobei der Reifen
eine vertikale Bewegung ausfihrt. Bei 37 Hz werden daher erhohte Kraft-
amplituden in Langs- und Vertikalrichtung auftreten. Es folgen zwei Eigenfor-
men bei denen der Reifen die [1,1]-/lateral-Eigenschwingform ausfiihrt, wobei
die hoherfrequente von beiden dem Prifstand zuzuordnen ist. Die Eigenform
bei 62.5 Hz ist die [1,1]-steering-Reifeneigenform. Bei 69.3 Hz bildet der Rei-
fen ebenfalls diese Schwingform aus, wozu er durch den tordierenden Sturz-
kasten der Radfiihrung angeregt wird. Die hoherfrequente dieser beiden Ei-
genfrequenzen kdnnte bei Auswertung des Spektrums des Rickstellmomen-
tes die Interpretation der Reifeneigenform erschweren. Die siebte Eigenform
ist die [1,0]-sym™*Reifeneigenform. Die achte Eigenform ist eine Schwingung
der Radflihrung in Vertikal- und Querrichtung. Die Ubrigen dargestellten Ei-
genformen sind Reifeneigenformen mit Ausnahme der Radfiihrungseigen-
frequenz bei 108.2 Hz.
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Vergleichbar zur Abbildung 5.21 b) sind in Abbildung 5.27 b) die berechneten
komplexen Eigenfrequenzen fir den fest eingespannten Reifen im Vergleich
zu denen bei an die Kraftschluss-Radfiihrung (KRF) gekoppeltem Reifen
(Mod. 2) und zu den aus den Kraftspektren ausgelesenen Eigenfrequenzen
wahrend des Ausrollversuches aufgetragen. Zusatzlich sind die Eigen-
frequenzen der Kraftschluss-Radfilihrung, bei denen der Reifen vergleichbare

49.1 Hz

Abbildung 5.22: Komplexe Eigenfrequenzen und —formen des gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 2.

Abbildung 5.23: Komplexe Eigenfrequenzen und —formen des gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radflihrung Mod. 2.

88.8 Hz

Abbildung 5.24: Komplexe Eigenfrequenzen und —formen des gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 2.
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Eigenformen ausfiihrt, mit in das Diagramm Gbernommen. Auch hier wird die
[1,0]-asym-Reifen-Eigenfrequenz durch die gekoppelte Simulation besser vor-
hergesagt als bei fester Einspannung. Diese wird im Versuch weniger stark
durch die Kopplung abgesenkt als bei Mod.1, was die Modelle gut abbilden.
Die [1,0]-sym™Reifen-Eigenfrequenz wird im gekoppelten Modell hdherfre-
quenter berechnet als im Versuch ausgelesen (vgl. Abbildung 5.27 a)). Im
Versuch wird das Auslesen der Eigenfrequenz durch die breite Amplituden-
Uberhdhung in der Vertikalkraft erschwert (vgl. Abbildung 5.27 a)). Dies kann
durch die nachst héherfrequente Radflihrungseigenform bedingt sein. Nimmt
man an, dass diese Eigenform der Radfuhrung in der Realitat niederfrequen-
ter liegt (Annahme griindet auf dem Ergebnis der OMA der Radfiihrung in
Abschnitt 3.3.2 in der eine Radflihrungsresonanz bei 68 Hz gemessen wurde)
und die Simulation aufgrund der unzureichend bekannten Randbedingungen
diese Eigenfrequenz Uberschatzt, bewirken beide Resonanzen in Kombination
die breite Amplitudenliiberhéhung in der Vertikalkraft.

93.6 Hz 103.2 Hz 108.2 Hz

Abbildung 5.25: Komplexe Eigenfrequenzen des und —formen gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radflihrung Mod. 2.

112.2 Hz 116.8 Hz 117.4 Hz

Abbildung 5.26: Komplexe Eigenfrequenzen des und —formen gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 2.
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Die [1,1]-/ateral-Reifen-Eigenfrequenz wird durch die Kopplung kaum beein-
flusst. Wahrend bei Mod. 1 noch eine Eigenform der Kraftschluss-Radfiihrung
die Auswertung der Messung beeinflusste, kann durch die Strukturversteifung
(Mod. 2) diese Eigenfrequenz zu einer hdheren Frequenz verschoben und die
bewirkten Amplituden verringert werden (vgl. Abbildung 5.16, Abbildung 5.17,
Abbildung 5.22, Abbildung 5.23). Die [1,1]-steering-Eigenfrequenz des Rei-
fens wird durch das Modell auch im gekoppelten Zustand bei einer geringeren
Frequenz berechnet als sie aus dem Momentenspektrum auszulesen ist (vgl.
Abbildung 5.27). In dem Momentenspektrum des Versuchs (Abbildung 5.27)
wird aber deutlich, dass oberhalb der Reifen-Eigenfrequenz eine weitere Re-
sonanz bei Geschwindigkeiten Uber 40 km/h angeregt wird. Somit bilden die
gekoppelten Modelle die Reihenfolge der auftretenden Resonanzen gut ab,
die Frequenzlage wird fir beide unterschatzt. Hierzu muss angemerkt wer-
den, dass das Modell der Radfiihrung Mod. 2 nicht durch einen EMA-Versuch
abgeglichen werden konnte. Es weist Schnittstellen zum Priufstandsportal auf,
deren Modellierung nicht validiert werden konnte. Da bereits fur Mod.1 aufge-
zeigt wurde, wie kompliziert eine genau Abbildung der Schnittstellen der Rad-
fuhrung ist (vgl. Abschnitt 4.2.4), sind die aufgezeigten Ungenauigkeiten zum
groten Teil auf die Abbildung der Radflihrung zurlickzufihren. Derselbe Ef-
fekt kann zu den Abweichungen bei der Wiedergabe der Frequenzlage der
[1,0]-sym*Reifen-Eigenfrequenz fuhren. Weiterhin ist die Resonanz im Spekt-
rum der Vertikalkraft sehr breit, so dass das Auslesen der Frequenzlage aus
dem Spektrum erschwert wird. Das Auswerten des Versuchs wird weiterhin
durch eine vertikal ausgerichtete Eigenfrequenz der Radfuhrung in demselben
Frequenzbereich erschwert. Diese wurde durch das beschriebene Modell bei
85 Hz berechnet. Deren Frequenzlage ist ebenfalls unsicherheitsbehaftet, da
die Modellierung von Mod. 2 nicht validiert werden konnte. AuRerdem ist nicht
auszuschlieRen, dass die experimentell gewonnenen Spektren durch Eigen-
formen des Reifens und der Radfiihrung, die zwar hauptsachlich in anderen
Raumrichtungen ausgerichtete Schwingformen ausfiihren, aber auf die Verti-
kalkraft rickwirken, beeinflusst werden.
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Zwischenfazit

Insgesamt werden durch die Verbindung des Reifen-Hohlraum-Radmodells
mit dem Radfihrungsmodell (Mod.1 und Mod. 2) die Wechselwirkungen zwi-
schen beiden Systemen im Frequenzbereich unterhalb 300 Hz deutlich. Die
Starke der Wechselwirkungen wird durch die vorliegende Reifensteifigkeit
(zum Beispiel durch die durch variierende Rollgeschwindigkeit bewirkte Struk-
turentfestigung) und die Reifenmasse beeinflusst. Im unteren Frequenzbe-
reich sind die Wechselwirkungen besonders stark (bis 4.5 Hz Frequenzver-
schiebung der [1,0]-asym-Reifen-Eigenfrequenz). Sie nehmen mit zunehmen-
der Frequenz ab. Der Einfluss der Reifensteifigkeit ist ebenfalls im unteren
Frequenzbereich am starksten und ab ca. 120 Hz nicht mehr erkennbar. Die
gekoppelten Modelle (Mod. 1 und Mod. 2) kdnnen die im Versuch aufgezeig-
ten Wechselwirkungen mit der Kraftschluss-Radfiihrung mit vertretbarer Ge-
nauigkeit vorhersagen. Wichtig fur eine gute Vorhersage ist eine detaillierte
Abbildung der strukturmechanischen Eigenschaften der Radfiihrung sowie der
Schnittstellen der Radfuhrung (und des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems) zur
Umgebung, damit die Strukturdynamik der Subsysteme durch die Substruk-
turmodelle gut vorhergesagt wird.
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Abbildung 5.27: Eigenfrequenzen des mit 60 km/h rollenden Reifen-Hohlraum-Rad-Sys-
tem (Messung Reifen-KRF gekopp.) im Vergleich zur Simulation (60 km/h, PE = 30 Hz)
komplexer Eigenfrequenzen bei fest eingespanntem Reifen (Sim. Reifen fix) und bei an
der Kraftschluss-Radflihrung (Mod. 2) angekoppeltem Reifen (Sim. Reifen-KRF gekopp.).
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Analyse des gekoppelten Systems unter Anregung

Auf das mit dem Radflihrungsmodell gekoppelte Reifen-Hohlraum-Radmodell
wird nach Berechnung der real- und komplexwertigen Eigenfrequenzen die
Anregung aus Abschnitt 5.1 an den Freiheitsgraden im Reifen-Fahrbahn-
Kontakt in Langs- und Vertikalrichtung aufgebracht.

Abbildung 5.28 zeigt die spektrale Darstellung der Vertikalkraftschwankun-
gen fur die zwei untersuchten Strukturmodifikationen der Kraftschluss-Rad-
fuhrung. Vergleichend dazu sind die simulierten Vertikalkraftschwankungen
bei einer Geschwindigkeit von 60 km/h aufgetragen. Die gemessenen Verti-
kalkraftspektren unterscheiden sich fir die Strukturmodifikationen bei ca.
30 Hz (vgl. Abschnitt 3.3.30). Fur die Mod. 1 wird den Reifen-Eigenfrequen-
zen eine vertikal ausgerichtete Schwingform der Radflihrung Uberlagert. Die-
se wird im Vertikalkraftspektrum deutlich und wird auch durch das Modell der
Mod. 1 (Kurve: ,Mod. 1 Fz“) berechnet. Durch die Kopplung des Reifen-Hohl-
raum-Rad-Modells an die Kraftschluss-Radflihrung bewirkt die Schwingform
der Radflihrung einen Peak im simulierten Vertikalkraftspektrum. Dieser wur-
de zuvor im nicht gekoppelten Modell (Kurve: ,Mittelwert Fz“) nicht berechnet.
Die Vertikalkraftamplituden sind bei Mod. 2 (Kurve: ,Mod.2 Fz*) im Vergleich
zu Mod. 1 zwischen 40 und 50 Hz erh6ht. Im Modell der Mod. 2 treten diese
erhéhten Amplituden zwischen 36 und 45 Hz auf. Vergleichbar ist auch die
Vertikalkraftamplitude des Modells von Mod. 2 im Frequenzbereich um 75 Hz
gegenuber Mod. 1 erhoht. Der Versuch zeigt bei dieser Frequenz einen ge-
genlaufigen Effekt zum Modell. Fur 95 Hz zeigt der Versuch eine héhere Ver-
tikalkraftamplitude fur Mod. 2, die die Simulation bei ca. 80 Hz abbildet. Im
Frequenzbereich zwischen 100 und 200 Hz wird durch das gekoppelte Modell
eine weitere Annaherung an die Versuchsergebnisse erreicht.

Die simulierten Langskraftspektren zeigen fir die Strukturmodifikation Mod.
2 die aus dem Versuch gegenuber Mod. 1 bekannte Amplitudeniberhéhung
bei ca. 38 Hz. Fir die simulierten Langskraftspektren wird in den gekoppelten
Modellen im Vergleich zu dem gefesselten Reifen-Hohlraum-Rad bei den Ge-
schwindigkeiten 60 und 100 km/h keine weitere Anndherung an den Versuch
erreicht.
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Abbildung 5.29 zeigt die spektrale Darstellung der Querkraftschwankungen fur
die zwei untersuchten Strukturmodifikationen der Kraftschluss-Radfuihrung in
Versuch und Simulation bei 60 km/h. Durch die Kopplung wird im gesamten
Frequenzbereich besonders zwischen 30 und 100 Hz gegeniiber dem gefes-
selten System (,Mittelwert Fy*) eine bedeutende Anndherung an die Ver-
suchsergebnisse erreicht. Diese Verbesserung wird bei 60 und 100 km/h er-
reicht. Dadurch dass die Linearfihrung der Radfiihrungsbodenplatte in der
Querrichtung wahrend der Messungen durch eine Bremse fixiert ist, stellt die
gefesselte Bodenplatte der Radfiihrung im Modell eine gute Approximation
dar.

Zwischenfazit

Durch die gekoppelten Modelle werden die Abweichungen zwischen Messung
und Simulation im Frequenzbereich unter 100 Hz verringert. Im Vertikalkraft-
spektrum werden einige im Versuch auftretende Wechselwirkungen zwischen
dem System Reifen-Hohlraum-Rad und der Radflihrung in den unterschiedli-
chen Strukturmodifikationen abgebildet. Im Querkraftspektrum wird eine be-
deutende Annadherung von Versuch und Simulation erreicht. Bestehende Ab-
weichungen zwischen Messung und Simulation resultieren aus den unzurei-
chend bekannten Randbedingungen der Kraftschluss-Radfiihrung an den
Grenzen der Betrachtung. Ferner bedeutet das in Abschnitt 4.2.4 zur Abbil-
dung der Kugelumlauf- und Segmentlager durchgefihrte Model-Updating,
dass ein mathematisches Optimum angestrebt wird. Dieses korrespondiert
nicht zwangslaufig mit realitdtsgetreuer physikalischer Abbildung. Abweichun-
gen zwischen Modell und Realitat zum Beispiel bezliglich der Fesselung der
Bodenplatte der Radfiihrung beeinflussen auch die durch Optimierung gefun-
denen Parameter an anderen Teilen der Struktur.

5.3 Performance des Substrukturmodells Reifen-Hohlraum-Rad

Dimension

Das Substrukturmodell weist im Vergleich zum Vollmodell eine stark reduzier-
te Dimension auf. Tabelle 5.3 fasst die Freiheitsgradanzahl von Vollmodell
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und Substruktur fir zwei untersuchte Diskretisierungen zusammen. In den
Modellen wird die gleiche Anzahl von physikalischen Freiheitsgraden beibe-
halten. ABAQUS berechnet bei der Substrukturerzeugung sogenannte innere
Knoten, deren Anzahl mit der Anzahl der generalisierten Freiheitsgrade kor-
respondiert. Im Frequenzbereich bis 900 Hz werden 600 bis 700 generalisier-
te Freiheitsgrade berechnet, die in dieser Arbeit nicht alle im Detail analysiert

a) Vertikalkraft in N
Mod. ¢
1

c) Simulation der Vertikalkraft

Messung Mod. 1

0
0 25 50 75 100 125 150
Frequenz in Hz

ertikalkraft in N
/v

0
0 25 50 75 100 125 150
Frequenz in Hz

NZT
o
8
et

Geschwindigkeit in km/h <<
288583388

50 100 150 20
Frequenz in Hz

Fz 60km/h

---- Messung Mod. 2
Fz 60km/h

e Mittelwert Fz
PE=80Hz 60kmvh
nfft=210

——Mod. 1Fz

PE=80Hz 60km/h

nfft=2"10

——-Mod. 2Fz
PE=80Hz 60
kmvh nfft=2210

0

Abbildung 5.28: Vertikalkraftschwankungen bei Strukturmodifikation a) Mod.1 und b) Mod.
2 der Kraftschluss-Radfiihrung im Ausrollversuch c¢) Simulierte Vertikalkraftschwankungen
fur beide Strukturmodifikationen ,Mod. 1" und ,Mod. 2“ im Vergleich zum gefesselten Sys-

tem ,Mittelwert Fz* bei 60 km/h.

a)
Mod.
1

0
0 50 100 150 200 250 300 350
Freauenz in Hz

uerkraft in N

1

o
-

N =
o
o

|

0
0 50 100 150 200 250 300 350

Geschwindigkeit in km/h O
ANwsNON®O

Frequenz in Hz

50 100 150 200

Frequenz in Hz

—— Messung Mod. 1
Fy 60km/h

---- Messung Mod. 2
Fy 60km/h

- Mittelwert Fy
PE=80Hz
60kmvh nfft=2410

——Mod. 1 Fy
PE=80Hz 60
km/h nfft=2*10

——-Mod. 2Fy

PE=80Hz

60kmvh nfft=2410

Abbildung 5.29: Querkraftschwankungen bei Strukturmodifikation a) Mod.1 und b) Mod. 2
der Kraftschluss-Radflihrung im Ausrollversuch c) Simulierte Querkraftschwankungen fur
beide Strukturmodifikationen ,Mod. 1 und ,Mod. 2“ im Vergleich zum gefesselten System

,Mittelwert Fz* bei 60 km/h.
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werden. Im hoheren Frequenzbereich treten viele Eigenformen an lokal be-
grenzten Gebieten der Struktur auf [Brin07]. Die Frequenzlage dieser lokalen
Eigenformen ist abhangig von der Anzahl der Elemente (iber dem Rad-/Rei-
fenumfang. Die Dimension des grob diskretisierten Vollmodells betragt nach
der Reduktion 0.76 % des Vollmodells. Das Substrukturmodell des fein dis-
kretisierten Vollmodells weist 0.35 % der Dimension des Vollmodells auf.

Modellvariante Anzahl der Freiheitsgrade

Anzahl Elemente
auf dem Umfang Anzahl Elemente

ohne Kontaktbe- im Kontaktbereich Volimodell Substruktur
reich
134 34 1453 143 5132
30 34 639 239 4894

Tabelle 5.3: Anzahl der Freiheitsgrade in Vollmodell und Substruktur.

Abbildungsgenauigkeit

Um die Gute der Reduktion aufzuzeigen, werden zunachst die realen und
komplexen Eigenfrequenzen von Vollmodell und Substruktur unter folgenden
Randbedingungen berechnet

e Fahrbahn-Kontakt-Freiheitsgrade festgehalten

e Translation in Langs-, Quer- und Vertikalrichtung im Radzentrum
festgehalten

¢ Rotation um die Langs- und Vertikalachse im Radzentrum festgehal-
ten und

¢ Rotation um die Reifenachse frei.

In Abbildung 5.30 sind die realen und komplexen Eigenfrequenzen der
Substruktur Uber den Eigenfrequenzen des zugehdrigen Vollmodells aufge-
tragen. Abbildung 5.31, Abbildung 5.32 und Abbildung 5.33 sowie Abbildung
A.6 und Abbildung A.7 in Anhang A.4 zeigen die prozentualen Abweichungen
der realen bzw. komplexen Eigenfrequenzen von Vollmodell und Substruktur
bei verschiedenen PE-Frequenzen und Diskretisierungen des Vollmodells. In
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den Abbildungen gibt der schwarze Kurvenverlauf eine ideale Ubereinstim-
mung an.

In Abbildung 5.30 ist erkennbar, dass die Eigenformdichte mit der Frequenz
ansteigt. In beiden Diagrammen ist eine gute Ubereinstimmung zwischen den
Eigenfrequenzen des Vollmodells und der Substruktur erkennbar. Anhand der
prozentualen Abweichung der berechneten realwertigen Eigenfrequenzen in
Abbildung A.6 und Abbildung A.7 ist erkennbar, dass die maximale Abwei-
chung bei ca. 3 % (Eigenform: [1,0]-asym) liegt. Die Ubrigen Abweichungen
der realen Eigenfrequenzen liegen unter 0.5 %. Dieses Verhalten zeigt sich
unabhangig von der Diskretisierung, der Geschwindigkeit des Vollmodells und
der PE-Frequenz. Die Abweichungen der komplexen Eigenfrequenzen liegen
insgesamt unter 0.5 %.
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Abbildung 5.30: Vergleich von Vollmodell und Substruktur, mit 60 km/h rollendes Gesamt-
system (168 Elemente) bei PE = 30 Hz.

Da der rollende Zustand des Modells zur Substruktur reduziert wird, soll
dieser auch im reduzierten System abgebildet werden. Um diesen Zustand
korrekt abzubilden, ist die Beriicksichtigung der gyroskopischen Matrix, die in
der Substruktur innerhalb der viskosen Dampfungsmatrix beibehalten wird,
notwendig. Diese wird bei Berechnung der komplexen Eigenfrequenzen be-
rucksichtigt. Somit werden die komplexen Eigenfrequenzen des Vollmodells
sehr gut durch die Substruktur approximiert. Bei verfugbarer Rechnerkapazitat
sollte eine héhere Cut-Frequenz gewahlt werden, da bereits in Abschnitt 4.2.8
und [Grol12b] gezeigt wird, dass die Abweichungen zwischen Vollmodell und
Substruktur dann weiter reduziert werden.
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Fir die Substruktur des fein diskretisierten Vollmodells werden fiir 60 km/h bei
PE = 30 Hz bei der Cut-Frequenz 900 Hz die komplexen Eigenfrequenzen mit
einer maximalen Abweichung von unter 0.21 % berechnet (Abbildung 5.31).
Im Vergleich dazu sind in Abbildung 5.32 die Abweichungen der komplexen
Eigenfrequenzen des Substrukturmodells fir 60 km/h bei PE = 200 Hz abge-
bildet. Mit zunehmender PE-Frequenz nehmen die Abweichungen zu, wobei
sie fir PE =200 Hz unter 1 % liegen. Fir das grob diskretisierte Modell tritt
dieser Effekt ebenfalls auf (vgl. Abbildung A.6 und Abbildung A.7). Abwei-
chungen gréRer 1 % ergeben sich fur die Eigenfrequenzen des Hohlraums
und des Rades ab ca. 215 Hz bei PE =200 Hz (Abbildung 5.32). Tendenziell
werden bei der hdéheren PE-Frequenz die Eigenfrequenzen des Vollmodells
durch das Substrukturmodell unterhalb 200 Hz eher Uberschatzt (Abbildung
5.32). Bei gleich bleibender Cut-Frequenz werden flr ein mittels PE-Frequenz
versteiftes Modell im héheren Frequenzbereich nahe der Cut-Frequenz weni-
ger Eigenfrequenzen bei Substrukturerzeugung berechnet. Somit werden we-
niger generalisierte Freiheitsgrade in die Substruktur eingebaut. Insgesamt
wird so der Einfluss der PE-Frequenz auf die Struktur in einem Substruktur-
modell leicht Uberschatzt. Ein vergleichbarer Effekt, wenn auch weniger stark
ausgepragt, tritt beim grob diskretisieren Vollmodell auf. Fiir das Modell mit
feiner Diskretisierung werden mehr Eigenfrequenzen besonders fir die Rad-
struktur (vgl. Abschnitt 4.2.3) unterhalb der Cut-Frequenz berechnet und in die
Substruktur eingebaut. Resultierend sind die Abweichungen des Substruktur-
modells geringer.
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Abbildung 5.31:  Prozentuale Abweichung der komplexen Eigenfrequenzen von Vollmodell
und Substruktur, mit 60 km/h rollendes Gesamtsystem (168 Elemente) bei PE = 30 Hz.
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Abbildung 5.32: Prozentuale Abweichung der komplexen Eigenfrequenzen von Vollmodell
und Substruktur, mit 60 km/h rollendes Gesamtsystem (168 Elemente) bei PE = 200 Hz.

In Abbildung 5.33 sind die Abweichungen der komplexwertigen Eigenfre-
quenzen des mit 100 km/h rollenden, bei PE = 200 Hz ausgewerteten Vollmo-
dells und der daraus reduzierten Substruktur dargestellt. Mit zunehmender
Geschwindigkeit steigen die Abweichungen im Vergleich zu denen des mit
60 km/h rollenden Modells. Abweichungen grofier 1 % ergeben sich bereits
fur eine Reifen-Eigenfrequenz bei 189 Hz. Oberhalb von 300 Hz werden Ab-
weichungen bis 2 % berechnet. Fir geringere PE-Frequenzen werden die
Eigenfrequenzen durch das Substruktur-Modell auch bei 100 km/h mit Abwei-
chungen unterhalb 1 % vorhergesagt. Die Abweichungen oberhalb von
300 Hz nehmen stark zu.
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Abbildung 5.33: Prozentuale Abweichung der komplexen Eigenfrequenzen von Volimodell
und Substruktur, mit 100 km/h rollendes Gesamtsystem (168 Elemente) bei PE = 200 Hz.

Somit ist festzuhalten, dass die gyroskopische Matrix G in der Substruktur

mit guter Genauigkeit beibehalten wird, wobei eine bedeutende Reduktion der
Modelldimension erreicht wird. Fir zunehmende Geschwindigkeit und zuneh-
mende PE-Frequenz nimmt die Abbildungsglte der Substruktur ab. Ist eine
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bessere Abbildungsgenauigkeit als die hier dargestellten 2 % angestrebt, wird
eine hohere Cut-Eigenfrequenz empfohlen. Im folgenden Abschnitt wird ana-
lysiert wie sich die beschriebene Reduktion der Modelldimension auf die Re-
chenzeiten auswirkt.

Berticksichtigung der Radnachgiebigkeit und des Hohlraums

Abbildung 5.34 zeigt die Abweichungen der Eigenfrequenzen zwischen einem
Modell, in dem die Nachgiebigkeit des Rades sowie das Hohlraummedium be-
rucksichtigt sind, und einem Modell mit starrem Rad und ohne Hohlraumme-
dium. Durch das starre Rad werden die Reifeneigenfrequenzen erhoht. Die
Abweichungen zwischen den Modellen sind fiir die [1,0]-, [2,1]- und [2,0]-Rei-
feneigenformen am groéRten. Oberhalb der Hohlraumresonanz sind beide Mo-
delle nicht mehr vergleichbar, da diese Resonanzen in einem der Modelle feh-
len. Aus diesem Grund sind die Abweichungen bis 200 Hz abgebildet.

Der starke Einfluss der Radnachgiebigkeit auf die niederfrequenten Reifen-
eigenformen zeigt, dass das Rad als flexibler Korper im Modell berticksichtigt
werden muss. Hierin zeigt sich eine bedeutende Weiterentwicklung des in die-
ser Arbeit vorgestellten Modells.
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Abbildung 5.34: Abweichungen der komplexen Eigenfrequenzen eines Modells mit star-
rem Rad ohne Hohlraummedium gegeniiber einem Modell mit flexiblem Rad und mit
Hohlraummedium.

Berechnungsaufwand

Um den Aufwand zu quantifizieren, muss eine geeignete Bewertungsgréfie
definiert werden. In ABAQUS wird nach einer Berechnung die bendétigte Zeit
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fur alle in der Simulation nacheinander ausgefihrten Berechnungsschritte
ausgegeben. Im 2d-Reifenmodell sind das die Beaufschlagung mit Luftdruck,
die Aufbringung der Randbedingungen im Felgenkontaktbereich und die
Spannungsanfangsbedingungen fiir die Kordlagen (vgl. Abschnitt 4.2.1). Im
dreidimensionalen Modell sind es Gleichgewichtsrechnung, Radlastberech-
nung und Berechnung des Rollzustandes. Diese Berechnungsschritte missen
ausgefiihrt werden, bevor die Substruktur erzeugt werden kann. Sie fallen
ebenfalls an, wenn vergleichend mit einem Vollmodell eine Fusspunkt-Anre-
gung berechnet wird. Ist man also an der Rechenzeiteinsparung durch Nut-
zung einer Substruktur im Vergleich zum Vollmodell interessiert, missen der
Aufwand zur Erzeugung der Substruktur und die Einsparung bei Nutzung der
Substruktur gegentber gestellt werden. Der Aufwand fur die Erzeugung einer
Substruktur fallt nur einmal an, auch wenn die Substruktur mehrfach genutzt
wird. Daher wird zunachst der Aufwand fir die Erzeugung angegeben und in
Bezug zur Einsparung bei Nutzung der Substruktur gesetzt.

Die ABAQUS-Ausgabe der bendtigten Rechenzeit unterscheidet zwischen
reiner CPU-Zeit (user time), der Kernel-CPU-Zeit, die das Betriebssystem fur
den ABAQUS Prozess bendtigt (system time), der Summe aus reine CPU-
und Kernel-CPU-Zeit (fotal cpu time) und der ,echten physikalischen Zeit
(wallclock time). Die Differenz zwischen total cpu time und wallclock time ist
im Wesentlichen die Zeit, die fur Lese-/Schreib-Vorgange auf die Festplatte
bendtigt wird. Mdglichst unabhangig von der verwendeten Hardware ist der
Aufwand durch die user time anzugeben. Um einen Vergleich zwischen Be-
rechnung eines Vollmodells und einer Substruktur auf derselben Maschine
anzustellen, ist die wallclock time die bestgeeignete Vergleichsgroflie, da Le-
se-/Schreib-Vorgange mit beriicksichtigt werden [Schi10]. Bei Modellen mit
einer grofRen Anzahl an Freiheitsgraden kénnen Lese-/Schreib-Vorgange ei-
nen grof3en Anteil an der wallclock time ausmachen, wenn die Kapazitat des
Arbeitsspeichers nicht ausreicht um alle bendtigten Daten und Variablen wah-
rend der Rechnung abzulegen. Bei den in dieser Arbeit untersuchten (Voll-)
Modellen wurde die Kapazitat des Arbeitsspeichers des Arbeitsspeichers hau-
fig Uberschritten, so dass Daten wahrend der Berechnung auf die Festplatte
ausgelagert werden mussten. Die Datenmenge kann so gro® werden, dass
ABAQUS auf Basis einer a-priori Abschatzung fur die MindestgroRe des Ar-

293



5 Validierung

beitsspeichers entscheidet, dass die Berechnung auf der verwendeten Ma-
schine nicht ausfuhrbar ist. Es kommt vor, dass ein aus mehreren Subsyste-
men bestehendes Vollmodell als solches auf der zur Verfiigung stehenden
Maschine nicht berechenbar ist. Durch Reduktion einiger Subsysteme zu Sub-
strukturen kann dann das Gesamtsystem wieder berechenbar werden. In ei-
nem solchen Fall lohnt der Aufwand flr die Reduktion unabhangig von der be-
nétigten Rechenzeit.

In Tabelle 5.4 sind die Zeitausgaben der zu vergleichenden ABAQUS-
Berechnungen zusammengefasst. Da alle im Rahmen dieser Forschungsar-
beit durchgefiihrten Berechnungen auf einer Maschine ausgefiihrt wurden,
wird im Folgenden nur die wallclock time diskutiert. Zur Erzeugung der Sub-
struktur mit dem vorgeschalteten Eigenfrequenzberechnungsschritt und der
Substrukturerzeugung aus einem fein diskretisierten Vollmodell (168 Elemen-
te Uber dem Umfang) werden rd. 24 Stunden bendétigt. Die wallclock time flr
die Berechnung der real- und komplexwertigen Eigenfrequenzen des Vollmo-
dells betragt rd. 5 Stunden. Dieselben Berechnungsschritte bendtigen mit dem
Substrukturmodell wenige Minuten. Die Anregungsrechnung umfasst die Ei-
genfrequenzberechnungen, real und komplex, sowie die Fusspunktanre-
gungsrechnung. Dieser weitere Berechnungsschritt verlangert die Rechenzeit
bei Nutzung der Substruktur kaum. Ein vergleichbarer Berechnungsschritt fur
das Vollmodell konnte bei gleichen Ausgabeanforderungen im Rahmen dieser
Arbeit nicht durchgefiihrt werden. Durch die Ausgabeanforderungen wird der
auf der Maschine verfligbarer Arbeitsspeicher Gberschritten. Ohne Ausgabe-
anforderungen ist der Schritt zwar rechenbar aber mit dem Substrukturmodell
nicht mehr vergleichbar. Die daflir benétigte Zeit wird auf vier Stunden abge-
schatzt. Somit kann geschlossen werden, dass der Zeitaufwand fur eine Sub-
strukturerzeugung immer dann lohnt, wenn mindestens drei Anregungsrech-
nungen durchgefuhrt und deren Ergebnisse verglichen werden sollen. In ge-
koppelten Modellen kann die Erzeugung immer dann lohnen, wenn das ge-
koppelte Modell ohne Substruktur nicht berechenbar ware.
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Zwischenfazit

Es wird gezeigt, dass die realen und komplexen Eigenfrequenzen des Sub-
strukturmodells sehr gut mit denen des Vollmodells tUbereinstimmen. Die kom-
plexen Eigenfrequenzen des Substrukturmodells weichen bei einer Cut-Fre-
quenz von 900 Hz um maximal 2 % abhangig von der gewahlten PE-Fre-
quenz und der modellierten Geschwindigkeiten von denen des Vollmodells
ab. Das Substrukturmodell weist mit bis zu 700 generalisierten Freiheitsgra-
den und ca. 1200 physikalischen Freiheitsgraden eine Dimension von unter
1 % der Dimension des Vollmodells auf. Somit kann auch fir ein Rollge-
rauschmodell, das die Strukturdynamik des Reifen, des Hohlraums und des
Rades mit einschlief3t, in akzeptabler Zeit die Strukturdynamik des Gesamt-
systems berechnet werden.

. Zeit in Stun-
Moden  Beechmunas: ABAGUS - Zetn o in
ten (min)
user time 63 797 17 h 40 min
Vollmodell Substrukt system time 2486 40 min
(168 Elemente auf eL:_ZZJ;un“;' total cpu time 66 283 18 h 20 min
dem Umfan
% waliclock 85 900 23 h 50 min
time
user time 15 024 4 h 10 min
Vollmodell Re?" U”drt kom-  system time 535 10 min
(168 Elemente auf  PEIET9® total cpu time 15560 4h 20 min
dem Umfan
9 frequenzen wallclock 18 297 5h 5 min
time
Substruk dell user time 89 <2 min
ubstrukturmode i :
- - m tim 2 <1 min
des Vollmodells mit ~ Xeal- und kom system t ne X
plexwertige total cpu time 91 <2 min
168 Elemente auf Eigenfrequenzen
dem Umfang WaI,ICIOCk 95 <2 min
time
user time 119 <2 min
Real- und kom-
dSUb\?trﬁktuén}?del!t plexwertige system time 3 <1 min
oS Yo odels ML Eigenfrequenzen  total cpu time 122 2 min
168 Elemente auf und Fuss- wallclock
dem Umfang punktanregung time 126 2 min

Tabelle 5.4: Zusammenfassung der Berechnungszeit fir die Erzeugung einer des fein dis-
kretisierten Reifen-Hohlraum-Rad-Modells
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6 Schlussfolgerung und weitere Entwicklungen

In der vorliegenden Forschungsarbeit wurde gezeigt, dass Finite-Elemente-
Modelle und aus diesen reduzierte Substrukturmodelle die komplizierten
Wechselwirkungen zwischen Reifen, Hohlraum und Rad im Rollzustand ab-
bilden. Zum Aufbau eines solchen Finite-Elemente-Modells wird eine genaue
Beschreibung des Reifenaufbaus einschliefllich der komplexen Eigenschaften
der Elastomermaterialien (vgl. Abschnitt 2.1.1) benétigt. Hierbei muss auf die
Angaben des Reifenherstellers vertraut werden, dennoch ermdglicht das Fini-
te-Elemente-Modell die Abbildung der Reifeneigenschwingungen im interes-
sierenden Frequenzbereich mit geringerem Parametrierungsaufwand als bei
kommerziellen Reifenmodellen. Die langen Rechenzeiten grof3 dimensionier-
ter Finite-Elemente-Modelle werden durch die Nutzung von Substrukturen
stark reduziert, so dass das vorgeschlagene Substrukturmodell bei sich stan-
dig verklrzenden Entwicklungszeiten groRes Potential bietet.

In weiteren Forschungsarbeiten kann das entwickelte Substrukturmodell mit
Modellen realer Fahrzeug-Radfiihrungen gekoppelt und durch begleitenden
Fahrversuch auch in diesem Zustand validiert werden. Dem Fahrzeugherstel-
ler liegen Modelle realer Radfiihrungen vor, deren Abbildungsgenauigkeit im
Interesse des Herstellers liegt. Somit kann davon ausgegangen werden, dass
diese Modelle die Realitat detaillierter abbilden, als die hier vorgestellten Mo-
delle der Kraftschluss-Radflihrung. Resultierend ist eine weiter steigende Ab-
bildungsgenauigkeit der gekoppelten Modelle zu erwarten.

Zur Einsparung des Model-Updating Prozess in [Gare11] um die Rollge-
schwindigkeitsbedingte Materialentfestigung abzubilden, ist die Weiterent-
wicklung von Materialmodellen fiir nichtlinear-viskoelastische Materialien er-
forderlich. Ansatze dazu werden zum Beispiel von [Hoef08] gezeigt. Die Im-
plementierung in kommerzielle Finite-Elemente-Programmsysteme steht aus.
Vor dem Hintergrund der Abbildung der strukturmechanischen Eigenschaften
von in Radfuhrungen eingesetzten Elastomerlagern im NVH-Gesamtfahr-
zeugmodell ist die Weiterentwicklung der Materialmodelle auch im Interesse
des Fahrzeugherstellers. Insgesamt ist dazu eine Weiterentwicklung der Ma-
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terialtests erforderlich. Materialuntersuchungen unter bimodaler Anregung
[Wran08] sollten in dem fir das Rollgerausch relevanten Frequenzbereich (30
bis 300 Hz) durchgefihrt werden. Werden diese Weiterentwicklungen an un-
abhangigen Forschungseinrichtungen betrieben, kénnen zukinftig auch Fini-
te-Elmente-Reifenmodelle unabhangig vom Reifenhersteller aufgebaut wer-
den. Dazu sollten weiterhin die Versuchsmethoden zur Validierung des Rei-
fenmodells im rollenden Zustand vorangetrieben werden. In dieser For-
schungsarbeit wurden die Kraftspektren im Reifenzentrum ausgewertet, was
im Frequenzbereich unterhalb 100 Hz auch bei hohen Rollgeschwindigkeiten
gelingt. Von Kindt [Kind09] wird eine Betriebsschwingungsanalyse bei ver-
gleichsweise geringen Geschwindigkeiten am rollenden Reifen durchgefihrt.
Ein kombinierter Ansatz aus beiden Methoden kann, bei hohen Geschwindig-
keiten ausgefuhrt, weitere Erkenntnisse Uber die Strukturdynamik rollender
Reifen liefern.

In dieser Forschungsarbeit wurden neue Erkenntnisse zum Vertikal- und
Tangentialkraftverlauf bei Uberrollung von Unebenheiten der Fahrbahn entwi-
ckelt. Der Kontaktbereich wurde systematisch an den Kontaktzustand auf
rauen Fahrbahnen angenahert. Die vorgestellte Methodik bietet grof3es Po-
tential fur weiterfuhrende Erforschung des Kontaktverhaltens von Reifen auf
rauen Fahrbahnen und zur Erweiterung der vorgestellten Anregungsmodel-
lierungen (z.B. in der Reifenquerrichtung). Die entwickelte Vorrichtung kann
um mehrere Sensoren erweitert werden, mit denen die Kontaktkrafte an meh-
reren Profilrippen gleichzeitig vermessen werden. Die Anregungsmodelle soll-
ten auf langere Fahrbahnabschnitte angewendet werden, um die Uberein-
stimmung zwischen gemessenen und simulierten Kraftspektren weiter zu
verbessern.

Weiterhin bietet die vorgestellte Untersuchung zum Einfluss der Profilele-
mentverformung in Langsrichtung auf die Schwingungsanregung des Reifen-
Hohlraum-Rad-Systems groRRes Potential. Es wurden neue Erkenntnisse zum
Einfluss der Oberflachenbeschaffenheit auf die Lage der Reifen-Eigenfre-
quenzen erarbeitet. Durch erwadrmtes Schmiermittel kann in nachfolgenden
Versuchen die fir die durchgefuhrten Versuche beschriebene Warmeabfuhr
vermindert werden. Somit ist eine Trennung der EinflussgréRen moglich, wo-
durch neue Erkenntnisse zu erwarten sind. Die durchgeflhrten Versuche mit
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Schmiermittel im Reifen-Fahrbahn-Kontakt (vgl. Abschnitt 3.2.7) haben ge-
zeigt, dass einzelne Reifeneigenformen sehr empfindlich auf die Erweichung
der Anbindung zur Fahrbahn reagieren. Es wurde gezeigt, dass die Frequenz-
lage einiger Reifeneigenformen besonders durch die Kontaktrandbedingun-
gen zur Fahrbahn beeinflusst wird. Andere werden durch die Strukturdynamik
der Radflihrung beeinflusst. Besonders die Untersuchung der Randbedingun-
gen im Kontakt bietet Potential fir weitere Forschungsarbeiten. Die Einbrin-
gung von Steifigkeits- und Dampfungselementen im Kontaktbereich kdnnte
zur Abbildung bestimmter Betriebszustdnde des Reifens (Sturzwinkel) not-
wendig sein, wenn sie auch fur die in dieser Forschungsarbeit untersuchten
Rand- und Betriebsbedingungen noch weniger wichtig war.
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7 Zusammenfassung

In dieser Forschungsarbeit wurden die Voraussetzungen erarbeitet den Ein-
fluss von Radfiihrungskomponenten auf die Ubertragungseigenschaften von
Korperschall Gber das Fahrwerk in den Fahrzeugaufbau abzubilden. Es wurde
ein im Frequenzbereich bis 300 Hz giltiges Rollgerdusch-Reifenmodell entwi-
ckelt, das mit dem numerischen Modell des Gesamtfahrzeugs verbunden wer-
den kann. Fir dieses Modell wurde ein Anregungsmodell aufgebaut, das die
abrollbedingte Schwingungsanregung des Reifens durch Straflenunebenhei-
ten abbildet. Die Simulation bildet die Rollgerauschanregung fir eine Stan-
dardkombination aus Reifentyp und StralRenoberflache ab. Der Zustand des
freien Rollens wurde bei Geradeausfahrt sowohl experimentell als auch nu-
merisch untersucht.

Der komplizierten Strukturdynamik des gekoppelten Systems Reifen-Hohl-
raum-Rad begegnend wurden die Subsysteme zunachst einzeln beschrieben
und analysiert. Durch eine experimentelle Modalanalyse am System Reifen-
Hohlraum-Rad wurden die Schwingformen des stehenden Systems im Fre-
quenzbereich bis 300 Hz, die hauptsachlich durch die Deformation eines der
Subsysteme bestimmt werden, sichtbar gemacht. Der Einfluss des Rollzu-
standes auf einzelne Resonanzen des Systems wurde durch Versuche am
Reifen-Innentrommel-Priifstand des Instituts fiir Fahrzeugsystemtechnik un-
tersucht. Dabei diente die Kenntnis der Schwingformen aus der experimentel-
len Modalanalyse der Analyse von Betriebsbedingungseinflissen wie Full-
druck, Radlast, Flllgas, Fahrbahntextur und Rollgeschwindigkeit auf die an
der Radnabe gemessenen Kraftspektren. Es wurde gezeigt, dass die Eigen-
frequenzen des Subsystems Reifen im Rollzustand im Vergleich zum stehen-
den System zu niedrigeren Frequenzen verschoben werden und mit steigen-
der Geschwindigkeit weiter fallen. Erklart wurde dieses Phanomen durch die
Materialentfestigung des russgefiillten Elastomers bei groRen Deformationen
(Payne-Effekt) und die multimodale Belastung des Materials wahrend des
Rollens. Im Rollzustand bewirken die niederfrequenten Reifen-Eigenformen
klare Amplitudentberhéhungen in den Kraftspektren in vertikaler bzw. hori-
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zontaler Richtung, so dass diese kein Indiz fur das rotationsbedingte Aufspal-
ten der Eigenfrequenzen, die durch das Ringmodell z.B. bei [Kind09] berech-
net werden, liefern. Die Hohlraumresonanzen hingegen spalten mit zuneh-
mender Rotationsgeschwindigkeit in zwei Aste auf. Fiir das verwendete Alu-
miniumrad zeigten sich im entsprechenden Frequenzbereich bei Geschwin-
digkeiten Uber 80 km/h geschwindigkeitsabhangige Resonanzen in den Kraft-
spektren. Dies spricht fiir ein rotationsbedingtes Aufspalten der doppelten Po-
le, der Felgenbiegeschwingungen und des Felgen-Pitch. Allerdings zeigt sich
nur der erste Ast der aufspaltenden Pole im Versuch. Méglicherweise wurden
die Radresonanzen durch die Fahrbahn unzureichend angeregt, Uberlagerten
sich gegenseitig oder wurden durch eine Resonanz der Kraftschluss-Rad-
fuhrung Uberlagert.

Die Eigenfrequenzen der Subsysteme zeigten sowohl im stehenden als
auch im rollenden Zustand Abhangigkeiten von Fulldruck, Radlast, Fullgas
und der Temperatur. Wobei es bei der Radlast im Rollzustand zu einer Uber-
lagerung aus Gurtellangenverkirzung und Materialentfestigung kommt. Fer-
ner wurde gezeigt, dass die Fahrbahntextur Einfluss auf die Anregung der
Eigenformen und die Auspragung der Kraftamplituden bei Radordnungen des
rollenden Systems hat. Im Rollzustand interagiert das gekoppelte System Rei-
fen-Hohlraum-Rad innerhalb eines komplexen Kontaktzustandes mit der rau-
en Fahrbahn. Durch Variation der Oberflachenbeschaffenheit, die eine Absen-
kung des Reibwertes bedeutete, wurde flr einzelne Reifeneigenformen die
Bedeutung des Kontaktzustandes fir die Lage der Eigenfrequenzen gezeigt.
Es wurde weiterhin dargestellt, dass die Anbindung des Rades an die Nabe
Einfluss auf die Reifeneigenformen/-frequenzen hat. Fur den festen Rotations-
freiheitsgrad im stehenden Zustand wurden zwei getrennte Eigenformen er-
mittelt, fir den freien Rotationsfreiheitsgrad wurden die beiden Eigenformen
zu einer Einzigen mit Anteilen von Torsions- und Starrkdrperbewegung bei
deutlich niedrigerer Frequenz.

Die Wechselwirkung zwischen dem System Reifen-Hohlraum-Rad und der
Radfuihrung wurde im Prufstandsversuch durch Variation der mechanischen
Eingangsimpedanz durch strukturversteifende Modifikationen an der verwen-
deten, sogenannten Kraftschluss-Radfiihrung des Innentrommelprifstandes
untersucht. Die Radfiihrung wurde fir sich allein genommen fiur eine der
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Strukturmodifikationen durch experimentelle Modalanalyse und zusammen
mit dem rollenden Reifen durch Betriebsmodalanalyse untersucht. Es wurde
gezeigt, dass die Strukturdynamik der Radfiihrung Einfluss auf die an der
Messnabe gemessenen Kraftspekiren hat. Um die experimentell analysierten
Wechselwirkungen zwischen den Systemen, Reifen-Hohlraum-Rad und Rad-
fihrung, in der Simulation abzubilden, wurde ein Finite-Elemente-Modell der
Kraftschluss-Radflihrung entwickelt. Dieses wurde fir eine der Strukturmodifi-
kationen durch Model-Updating an die Ergebnisse der experimentellen Moda-
lanalyse angepasst.

In dem kommerziellen Programmsystem ABAQUS wurde ein Finite-Ele-
mente-Reifenmodell aufgebaut. Da die Hohlraumresonanz einen deutlichen
Einfluss auf den Gerauschkomfort hat, wurde die Reifenstruktur-Hohlraum-
Kopplung in dem erstellten Finite-Elemente-Modell berticksichtigt. Um die tief-
frequenten Radeigenschwingungen zu bertcksichtigen, wurden die Struktur-
dynamik des Rades sowie die Kopplung zu Reifen und Hohlraum in das Fini-
te-Elemente-Modell mit einbezogen. Die Rotation des Systems wurde durch
eine gemischte Euler-Lagrange Betrachtungsweise, die eine effektive Berech-
nung des stationaren Rollzustandes ermoglicht, abgebildet. Es wurde gezeigt,
dass eine im interessierenden Frequenzbereich gultige Substruktur des rol-
lenden Systems erhalten wird, wenn zusatzlich zu den physikalischen die ge-
neralisierten Freiheitsgrade bis zu einer Cut-Frequenz von 900 Hz beibehal-
ten und moderate Rollgeschwindigkeiten gewahlt werden (bis 100 km/h). Der
Vergleich von Vollmodell und Substruktur bewies, dass eine Erhdhung der
Cut-Frequenz auch im gyroskopischen System die Abbildungsgenauigkeit der
Substruktur verbessert. Durch eine Erhéhung der Geschwindigkeit wird die
Abbildungsgenauigkeit verschlechtert, wobei fiir die betrachteten Geschwin-
digkeiten 20, 60 und 100 km/h die in der praktischen Anwendung erforderliche
Genauigkeit erreicht wurde. Bei Berechnung der komplexer Eigenfrequenzen
des Finite-Elemente-Modells sowie des Substrukturmodells spalten die dop-
pelten Pole der Hohlraum- und Radresonanzen zu zwei einzelnen Polen auf.
Somit erfolgte insgesamt eine Weiterentwicklung der bisher Ublichen Sub-
struktur-Modelle des Reifens.

Bisherige in kommerziellen Programmsystemen implementierte Materialmo-
delle sind nicht in der Lage den der Materialentfestigung bei groRer Deforma-

303



7 Zusammenfassung

tion zugrundeliegenden Payne-Effekt abzubilden. Im Rollzustand wird das
Material zyklisch im Latschbereich stark deformiert, was bei dem nichtlinear
viskoelastischen Elastomermaterial eine Anderung des Speicher- und Ver-
lustmoduls und im Vergleich zum stehenden System sinkende Eigenfrequen-
zen zur Folge hat. Somit mussten zur Abbildung der Eigenfrequenzen im ste-
henden und rollenden Zustand unterschiedliche Werte in den Materialmodel-
len im Finite-Elemente-Modell eingesetzt werden. Da das Materialmodell den
rollenden Zustand abbildet, kann es den stehenden Zustand nicht genauso
gut abbilden.

In den durchgefiihrten Versuchen am Innentrommel-Prifstand fielen die
Reifen-Eigenfrequenzen mit zunehmender Geschwindigkeit aufgrund der
multimodalen Materialbelastung weiter. Sinkende Eigenfrequenzen mit zuneh-
mender Rollgeschwindigkeit werden auch in der Simulation bedingt durch die
MLE-Matrix W berechnet [Brin07]. Die MLE-Matrix berucksichtigend wurde in
[Gare11] ein Optimierungsverfahren umgesetzt, um den geanderten Spei-
chermodul des Elastomermaterials im Simulationsmodell fir die Geschwin-
digkeiten 20, 60 und 100 km/h zu ermittelt. Auch hier bieten kommerzielle
Programmsysteme bisher keine Materialmodelle, die den Entfestigungseffekt
abbilden.

Zur besseren Abbildung der fahrbahnbedingten Anregung des Reifens
wurde der Kontakt des Reifens mit der Fahrbahntextur in vertikaler und hori-
zontaler Richtung untersucht. Wahrend des Rollvorgangs werden die Reifen-
profilelemente in vertikaler und horizontaler Richtung deformiert. Um die dar-
aus hervorgehenden Anregungsanteile zu quantifizieren und rdumlich zuzu-
ordnen, wurde zunachst die bei den Versuchen am IPS verwendete Fahr-
bahntextur hochauflésend vermessen. Beide Texturen wiesen im Bereich
groBer Wellenlangen eine geringere Welligkeit und geringere spektrale Inten-
sitat als Fahrbahntexturen von realen StralRenoberflachen auf. Dies ist auf
den Aufbau der Fahrbahnen innerhalb der Trommelkassetten und die geringe
Nutzung im Vergleich zu realen StralRenoberflachen zurlickzufiihren. An-
schlieBend wurden im statischen Versuch die Kontaktdriicke in vertikaler
Richtung auf einer unebenen Fahrbahn bestimmt. Dabei steht der Reifen nur
auf den Asperitaten der Fahrbahnoberflache auf.

304



7 Zusammenfassung

Weiterhin wurden die Kontaktkrafte in drei Raumrichtungen durch eine stein-
ahnliche sensierende Unebenheit dynamisch erfasst. In vertikaler Richtung
nahm die Kontaktkraft mit zunehmender Unebenheitshéhe und Geschwindig-
keit zu. Die Langskraftamplitude betrug bei allen untersuchten Unebenheits-
héhen ca. 30% der Vertikalkraftamplitude. Der gesamte Langskraftverlauf
wurde mit zunehmender Unebenheitshéhe in Richtung positiver Langskrafte
verschoben. Dies bedeutet eine zunehmende Langsverformung der Profilele-
mente entgegen der Rotationsrichtung bei Kontakt mit der aus der Fahrbahn
herausstehenden Unebenheit. Diese wird wahrend des Kontaktdurchlaufs
nicht zurtickgebildet. Durch mehrere Unebenheiten im Kontaktbereich wurde
der Kontaktzustand auf rauen Fahrbahnen weiter angenahert. Zusétzliche
Unebenheiten in Langsrichtung bewirken ein ,Aufstehen” des Reifens auf den
Unebenheiten, infolge derer die effektive Hohe einer Unebenheit sinkt. Somit
ist resultierend die Langsauslenkung entgegen der Rotationsrichtung bei meh-
reren Unebenheiten in Langsrichtung geringer als bei nur einer Unebenheit.

Durch Variation des Reibwertes bei gleichbleibender Textur wurde die
Langsauslenkung der Profilelemente reduziert und anhand der Radnabenkraf-
te die Bedeutung der Langsauslenkung der Profilelemente fir die Schwin-
gungsanregung einzelner Eigenformen (z.B. Gurteltranslation in Langsrich-
tung und 1. Ast der Hohlraumresonanz) des Reifens gezeigt.

Aufbauend auf den Erkenntnissen der experimentellen Analyse wurde ein
Anregungsmodell entwickelt, das die Fahrbahntextur als EingangsgroRe hat
und die experimentell ermittelten Kraftverldufe bei Uberrollung einer oder
mehreren Unebenheiten in Vertikal- und in Langsrichtung abbildet. Durch die
Abbildung der Langsrichtung wurde insgesamt eine Weiterentwicklung bisher
verfugbarer Anregungsmodelle erreicht. Das Modell wurde auf den betrachte-
ten Reifen parametriert und auf die in den Versuchen eingesetzte Fahrbahn-
textur angewandt. In der vertikalen Richtung bildet das Modell die mit zuneh-
mender Rollgeschwindigkeit abnehmende Eindringtiefe des Reifenelastomers
in die Textur ab. In Langsrichtung gibt das Modell die Amplituden und Mittel-
werte der gemessenen Kraftverlaufe gut wieder. Die Zeitverlaufe der vertika-
len und horizontalen Kontaktkraft bei Anwendung des Modells auf eine raue
Fahrbahntextur wurden in den Frequenzbereich transformiert.
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Um das zu entwickelnde Substrukturmodell zu validieren wurde die modellier-
te Anregung aufgebracht. Das Substrukturmodell wurde an das Modell der
Kraftschluss-Radfihrung angebunden und die Wechselwirkungen der Teilsys-
teme wurden analysiert. Anschliefend wurde der Modellierungsprozess vali-
diert sowie bewertet, dabei wurde der Einfluss Uberlagerter Stérungen z.B.
durch Reifen-Ungleichformigkeiten aufgezeigt.
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A.1 Konventionen

Koordinatensystem

Zur Untersuchung der Fahrzeugdynamik ist die Beschreibung der Krafte zwi-
schen Reifen und Fahrbahn einer der wichtigsten Punkte [Oost97]. Die Com-
puter-Simulation der Fahrzeugdynamik gewinnt mit der bestéandigen Forde-
rung nach kirzeren Entwicklungszeiten an Bedeutung. Um Testdaten zur
Parametrierung von Reifenmodellen zwischen Reifen- und Fahrzeughersteller
oder unabhangigen Forschungsinstitutionen standardisiert auszutauschen,
wurde 1991 der internationale TYDEX-Workshop eingefuhrt [Oost97]. Zur
Fehlervermeidung werden standardisierte Koordinatensysteme definiert. Das
in diesem Zusammenhang definierte C-Achsensystem wird auch in dieser
Arbeit verwandt. Die Grundlage des Koordinatensystems bildet die ISO 8855,
wobei bei beibehaltenen Achsenrichtungen der Ursprung fur das C-Achsen-
system in den Mittelpunkt des Rades gelegt wird [Oost97]. Das C-Achsen-
system ist in Abbildung A.1 dargestellt.

reference sidewall position
left

direction of
WHEEL velocity

Abbildung A.1:  C-Achsensystem des TYDEX-Formates [Oost97].
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Die positive Umfangs- bzw. Langskraft £ weist in Fahrtrichtung, die positive
Vertikalkraft bzw. Radlast £ zeigt in vertikaler Richtung von der Fahrbahn
weg, so dass die positive Richtung der Seiten-(fuhrungs-)kraft r, durch die
Rechte-Hand-Regel gebildet wird. Das Kipp- oder Sturzmoment M _ ist das
Moment um die Achse der Langskraft (x-Achse). Ein Brems- oder Antriebs-
moment A ist das Moment um die Achse der Seitenkraft (y-Achse). Das
Ruckstellmoment M. ist das Moment um die z-Achse. Ferner ist der Schrag-
laufwinkel a der Winkel zwischen Radebene und tatsachlicher Richtung der
Fahrzeuggeschwindigkeit. Der Sturzwinkel y gibt den Neigungswinkel der

Radebene zu einer im Aufstandspunkt errichteten Senkrechten quer zur Fahr-
zeuglangsachse.

Mathematische Konventionen

Fur die in Arbeit zusammengefassten Grundlagen der Modellierungstechniken
werden zur Unterscheidung der Variablen folgende Regeln wie zuvor bei
[Nack04], [DammO06] und [Brin07] befolgt

e GroRbuchstaben geben materielle Variablen und Operatoren wieder,
z.B. V,GRAD

e Kleinbuchstaben geben raumliche Variablen und Operatoren wieder,
z.B. v,grad

e Durch ein Dach gekennzeichnete Variablen geben den Bezug zur
Referenzkonfiguration wieder, bei Operatoren wird dann der erste
Buchstaben in Gro3buchstaben wiedergegeben z.B. v,Grad .

A.2 Standard-Betriebsbedingungen

Fir das innerhalb dieser Arbeit zu entwickelnde Modell gelten folgende Stan-
dard-Betriebsbedingungen. Es wird der Zustand des freien Rollens betrachtet,
Antriebs- bzw. Bremsmoment sind demnach gleich Null. Auferdem liegen am
Reifen Schraglauf- und Sturzwinkel gleich Null vor. Abgebildet wird der Refe-
renzbetriebszustand von 2.8 bar Reifenfiilldriick im warm gefahrenen Zustand
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(30 min bei 80 km/h), die Radlast von 5 kN, bei den Rollgeschwindigkeiten 20,
60 und 100 km/h. Nach der dreiRigminitigen Warmfahrprozedur hatte der
Reifen bei Versuchen auf trockener Fahrbahn eine Temperatur zwischen 29
und 34°C.

A.3 Experimente

Experimentelle Modalanalyse

Parameter Wert

Sinus 440 N
Nennkraft

Rauschen 311 N
Frequenzbereich 2 -6500 Hz
maximale Beschleuni- Sinus 110 g
gung Rauschen 80 g
Masse Schwingsystem 0.4 kg
max. Spannung 72 Vv
max. Strom 18 A
max. Geschwindigkeit 1.5 m/s
Schwingweg 254 mm

vertikal 6 g
Nutzlast .

horizontal 0.5 kg
Gewicht mit Gestell 18 kg

Tabelle A.1: Technische Daten des Schwingerreger S 51144 der TIRA GmbH [Tira08].

Radadapter

Abbildung A.2:  Darstellung des Radadapters.
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Reifen-Innentrommel-Priifstande (IPS)

Parameter Wert
Innendurchmesser der Trommel 3.8 m
Breite der Laufflache 270 mm
Fahrgeschwindigkeit auf Safety-Walk 200 km/h
Esgrgeschwmdlgkelt auf Asphaltfahrbahnoberfla- 150 km/h
Antriebsleistung der Trommel 310 kW
Antriebsleistung am Rad 200 kW
Raddrehzahl 2000 1/min
Maximaler Reifendurchmesser 980 mm
Maximale Vertikal-, Lateral- und Langskraft 15 kN

Tabelle A.2: Technische Daten des Reifen-Innentrommel-Prifstandes.

Ordnungsdarstellungen

a)
Ordnungsspektrogramm Fx
= 200
£
& 150
c
[
2 100
3
X
§ 50 - i
3 g )
0
20 40 60 80 100
Geschwindigkeit in km/h
Abbildung A.3:
Laserdaten

Ordnungsspektrogramm Fx

= 200
£
& 150
c
[
2 100
2
= L
g 50 <
£ L
@a 0
20 40 60 80 100

Geschwindigkeit in km/h

Kraftschwankungen Fy in Langsrichtung a) 5 kN b) 6 kN.

1.0rdnung
2.0rdnung
3.0rdnung
4.0rdnung
5.0rdnung

Parameter

Wert

Bezugsabstand sa

Messbereich sg

Durchmesser des Laser-
strahls

Linearitat (%ss)
Vertikale Auflésung
Triangulationswinkel

15
£3

50

0.1
0.6
43

mm
pum

%
pm

Tabelle A.3: Technische Daten des Lasers [Fisc99].
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Héufigkeitsverteilungen der Unebenheitshéhe der 0/16 Waschbeton-Fahrbahn

[ or1e

Normalverteilung iy = 0 ¢ = 0.765

x 10°

15

Haufigkeit in [-]

o

Texturhéhe in mm

Abbildung A.4:  Verteilung der Unebenheitshéhe der vermessenen 0/16 Waschbeton-
Fahrbahn.

Visualisierung der Fahrbahn 0/11-Beton

0/11

70

S0 =W

~

"
0

40

20
Koordinate y in mm 10 10 Koordinate x in mm

Abbildung A.5:  Links: Photographie des 0/11-Betons; Rechts: Darstellung der Vermes-
sung eines 50 x 50 mm 0/11-Beton-Textur-Abschnitts inklusive Kompensation der Ge-
schwindigkeitsdifferenzen.
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A.4 Simulation

Untersuchung unterschiedlicher Netze des Radmodells

36 Quadrat- 72 Quadrat- 36 Line- 144 Line-

Eigenform Ausgangs- ische Ele- ische Ele- are Ele- are Ele-
modell

mente mente mente mente

FB 2,1 27411 275.59 276.14 393.21 290.20

FB 2,2 274.64 276.28 276.83 393.78 290.87

FP, 1 305,08 301.34 303.11 337.22 313.57

FP, 2 305,56 301.34 303.22 337.52 313.97

FA 465.73 453.87 461.41 509.1 576.77

FB 3,1 549.38 565.47 562.51 978.98 598.14

FB 3,2 550.75 565.55 562.52 979.00 598.15
Durchschnittliche

Abweichung in 1.69 1.2 39.01 8.38
%

Tabelle A.4: Vergleich der Eigenfrequenzen des nicht rotierenden realen Radmodells fir
unterschiedliche Elemente

Vergleich Vollmodell — Substruktur

a) Reale Eigenfrequenzen b) Komplexe Eigenfrequenzen

35 35
e 3 3
]
£ 25 25
El 21
2 2
L. 151 15
8% 1 # Real PE =50 Hz 2% 1 + Komplexe PE =
ns 05 0 km/h oS 05 o 50 Hz 60 km/h
22 o Feeat {200 0 tlinnisinin S2 0 feverrdermpotortietodhS
T35 g2
o5 4 2 1 * ¢ 3
£F 05 . £g s
Sa —Ideal <5 4 —Ideal
c? 45 D 15
57
S 2 1 2
3 25 25 1
2 3ie 3 ]

35 35 : i i ¥ ]

0 80 130 180 230 280 330 3 8 130 180 230 280 330
Reale Eigenfrequenzen Vollmodell in Hz Komplexe Eigenfrequenzen Vollmodell in Hz

Abbildung A.6:  Vergleich von Vollmodell und Substruktur, mit 60 km/h rollendes Gesamt-
system (64 Elemente) bei PE = 50 Hz.
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a) Reale Eigenfrequenzen b) Komplexe Eigenfrequenzen

357 35
s 31 31
g 25+ 25 1
3 21 2
L 154 15+
e °
Se 17 # Real PE =200 Hz N 11 £ 3 4 Komplexe PE =
WS 05 60 km/h Je 05 - N 200 Hz 60 km/h
02 o Lea st Naten albqumaion 3 -
w5 0 9g o© o
o =]
£F 057 - £2 051 % rhdy
53 1 — ldeal S8 44 PuRiaLS ¥ —ldeal
S 15 D15 4
5 2 2
8
2 251 o 257
g -3 * 37

-35 -35

30 80 130 180 230 280 330 30 80 130 180 230 280 330
Reale Eigenfrequenzen Vollmodell in Hz Komplexe Eigenfrequenzen Volimodell in Hz

Abbildung A.7:  Vergleich von Vollmodell und Substruktur, mit 60 km/h rollendes Gesamt-
system (64 Elemente) bei PE = 200 Hz.

313






B Abbildungsverzeichnis

Abbildung 2.1:
Abbildung 2.2:
Abbildung 2.3:

Abbildung 2.4:

Abbildung 2.5:

Abbildung 2.6:

Abbildung 2.7:
Abbildung 2.8:

Abbildung 2.9:

Abbildung 2.10:
Abbildung 2.11:
Abbildung 2.12:

Abbildung 2.13:

Abbildung 2.14:

Abbildung 2.15:

Abbildung 3.1:
Abbildung 3.2:

Abbildung 3.3:

Exemplarischer Aufbau eines PKW-Reifen, ahnlich [Gips06], zitiert nach
[HETKOBI. ... 13
Schematische Darstellung des Reifenquerschnitts.............ccccoieeiiiiennen. 15
Schematische Darstellung a) der Temperaturabhangigkeit des
Elastizitatsmoduls und b) der Frequenzabhangigkeit des Elastizitats

MOduls VON ElaStOMEreN. .........ooiiiieiiiie et 18
Schematische Darstellung a) des Verlustmoduls in Abhangigkeit der
Frequenz fiir zwei Temperaturen T und Ts, wobei T>Ts und b) des
MUINS=EFFEKES. ...t et 18
a) Phasenverschiebung zwischen Spannung und Dehnung bei Anliegen
einer harmonisch variierenden Schubkraft, ahnlich [Gehm81], [Kram94];

b) Hystereseschleife mit Beziehungen fir Phasenwinkel, Speicher- und
VerluSTMOAUL. ......ooiiiiie e 21
Schematische Darstellung des Verlaufs des Speicher- und Verlust-

moduls tber der Dehnungsamplitude bei unterschiedlicher Frequenz,

Ahnlich [LION04]. .....coiiiii i 24
Speichermodul der hochfrequenten Dehnung bei Uberlagerung durch
tieffrequente Dehnung mit 0.1 bzw. 1 Hz, ahnlich [Wran08]....................... 26
Benennungskonvention der Reifenstrukturschwingformen nach

[WHEEOS]......eci i 28
Darstellung simulierter Hohlraum-Eigenformen. ... 35

Schematische Darstellung des Radquerschnitts. ...............c.ccoooe
Benennung und Darstellung simulierter Rad-Eigenformen bis 400 Hz....... 40
Schematische Darstellung a) der Normalkraft-Verschiebungs-
Charakteristik und b) der Kontaktsteifigkeit-Verschiebungs-

Charakteristik, nach [Chal06], [Gaeb09]. .........ccceviiiieiiieeiiie e 50
Prinzipdarstellung des zweidimensionalen Normalkontaktmodells a)
nach Eichhorn und Roth [Eich91] und b) nach Bachmann [Bach98]........... 52

Schematische Darstellung a) der Normalkraft-Verschiebungs-
Charakteristik im dynamischen Eindringversuch, nach [Gaeb09]; b) der
vertikalen Kontaktkraft an der Unebenheit mit zunehmender
Geschwindigkeit (vgl. Ergebnisse Abschnitt 3.5). ..o 53
Prinzipdarstellung a) des eingefederten, normalen Profilblockmodells

nach [Gaeb09] b) des Modellansatzes in tangentialer Richtung nach

[GAEDOT]. ... 55
Versuchsaufbau am Modalanalyseprufplatz fir den mit Radlast
beaufschlagten Reifen. ..........coooiiiiiiii e 64
Experimentell ermittelte Einfederung des Reifens abhangig von
Radlast und FUIAruck. ..........cccooiiiiiii 66

Schematische Darstellung der Lage der Mess- und Anregungspunkte
am unter Radlast stehenden Reifen. ...........ccoooiiiiiiiiie 68



B Abbildungsverzeichnis

Abbildung 3.4:
Abbildung 3.5:
Abbildung 3.6:
Abbildung 3.7:
Abbildung 3.8:

Abbildung 3.9:

Abbildung 3.10:
Abbildung 3.11:
Abbildung 3.12:
Abbildung 3.13:
Abbildung 3.14:
Abbildung 3.15:
Abbildung 3.16:
Abbildung 3.17:
Abbildung 3.18:
Abbildung 3.19:
Abbildung 3.20:
Abbildung 3.21:
Abbildung 3.22:
Abbildung 3.23:
Abbildung 3.24:
Abbildung 3.25:

Abbildung 3.26:

316

Temperaturgradient bei belastetem System, fix eingespanntes Rad
(Radlast 5 kN, Filldruck 2.8 bar) fiir Anregungspunkt 1 der Reifen-

EIigenfreqUENZEN. .......eiieiiie et 72
Druckgradient der Eigenfrequenzen fur Reifenfulldruckerhdhung. ............ 78
a) Schematische Darstellung des IPS, b) Photographie des IPS, c)
Schematische Darstellung der Messdatenverarbeitung...........c.cccecoeeneene 83
Spektrale Darstellung der Langskraft Fy in N bei einem Reifenfulldruck

von 2.8 bar und 5 KN Radlast. ..........oooiiiiiiiiiiiieeee e 89
Spektrale Darstellung der Lateralkraft F, in N bei einem Reifenfilldruck

von 2.8 bar und 5 KN Radlast. ..o 89
Spektrale Darstellung der Vertikalkraft F, in N fir einen Reifenfilldruck

von 2.8 bar und 5 KN Radlast. .........c.oooiiiiiiiiiiiiie e 90
Spektrale Darstellung des Rickstellmoments M, in N fir einen
Reifenfulldruck von 2.8 bar und 5 kN Radlast. ...........ccoceiiiiiiiiiiniice 90
Ordnungsspektrogramm a) der Langskraft F, und b) der Lateralkraft F,

bei einem Reifenfulldruck von 2.8 bar und 5 kN Radlast. ............ccccceeeeee 91
Spektrale Darstellung a) der Langskraft F, und b) der Lateralkraft F, in

N bei einem Reifenfilldruck von 2.8 bar und 5 kN Radlast........................ 94

Spektrale Darstellung a) der Vertikalkraft F, und b) des Riickstell-
moments M, bei einem Reifenfilldruck von 2.8 bar und 5 kN Radlast. ..... 94
Spektrale Darstellung der Langskraft Fy bei 2.8 und 3.5 bar bei

TOO KM/NL ettt e 95
Spektrale Darstellung der Vertikalkraft F, bei 2.8 und 3.5 bar bei

TOO KM/ ettt et e et te et e eneeeee e 96
Spektrale Darstellung der Lateralkraft F, bei 2.8 und 3.5 bar bei

TOO KM/NL ettt ettt et e ene e te e nne e e e enne e 96
Spektrale Darstellung des Moments M, bei 2.8 und 3.5 bar bei

TOO KM/NL et 97
Spektrale Darstellung der Langskraft Fy fir 5 und 6 kN Radlast bei

TOO KM/NL et 98
Spektrale Darstellung der Vertikalkraft F, fir 5 und 6 kN Radlast bei

TOO KM/ ettt ettt et e sttt et e e ee e 98
Spektrale Darstellung der Lateralkraft F, fiir 5 und 6 kN Radlast bei

TOO KM/NL ettt sttt e et e sne et enneeaneeenne e 99
Spektrale Darstellung des Moments M, fir 5 und 6 kN Radlast bei

TOO KM/NL ettt ettt e are e te e sreeaneeeta e 99
Spektrale Darstellung der Nabenkraft F, in vertikaler Richtung bei

a) Luft Und B) CO0. oot 101
Spektrale Darstellung der Nabenkraft F, in Langsrichtung a) Luft

[0 1070 F TSRS 101
Spektrale Darstellung a) der Nabenkraft F, in lateraler Richtung und

b) des Ruckstellmoments M, fur das Fillmedium Luft. .............ccocceeee. 102
Spektrale Darstellung der Vertikalkraft F, fur die Fillmedien Luft und
CO2bEI B0 KM/N. ..ottt snae e 103
Spektrale Darstellung der Langskraft Fy fur die Fillmedien Luft und

CO2b€I 80 KM/N. ..o 103



B Abbildungsverzeichnis

Abbildung 3.27:

Abbildung 3.28:
Abbildung 3.29:
Abbildung 3.30:
Abbildung 3.31:
Abbildung 3.32:
Abbildung 3.33:
Abbildung 3.34:

Abbildung 3.35:

Abbildung 3.36:

Abbildung 3.37:
Abbildung 3.38:
Abbildung 3.39:

Abbildung 3.40:

Abbildung 3.41:

Abbildung 3.42:
Abbildung 3.43:

Abbildung 3.44:

Spektrale Darstellung a) der Nabenkraft F, in vertikaler Richtung und b)
der Langskraft Fy fur die Fahrbahnen 0/11-Beton und 0/16-Waschbeton,

BINLCH [GrolT2]. .. e e 104
Fahrbahnoberflachenbeschaffenheit a) trocken und b)
schmiermittelbefeuchtet ,nass“ im Trommeltiefpunkt. .............cccccceeneinns 106
Spektrale Darstellung der Nabenkraft F, fur trockene und
schmiermittelbenetzte ,nass“ Fahrbahnbeschaffenheit. ........................... 107
Spektrale Darstellung der Langskraft F, fir trockene und
schmiermittelbenetzte ,nass" Fahrbahnbeschaffenheit. ........................... 107
Spektrale Darstellung der Nabenkraft F, fiir trockene und
schmiermittelbenetzte ,nass" Fahrbahnbeschaffenheit bei 60 km/h......... 107

Spektrale Darstellung des Riickstellmoments M, fiir trockene und
schmiermittelbenetzte ,nass” Fahrbahnbeschaffenheit bei 60 km/h......... 108
Ordnungsspektrogramm der Nabenkraft F, a) fir trockene und b)

schmiermittelbenetzte Fahrbahnbeschaffenheit. ................c.cccoceeiiiiis 108
Ordnungsspektrogramm der Nabenkraft F, a) flr trockene und b)
schmiermittelbenetzte Fahrbahnbeschaffenheit. ................ccccoiiiiine 109

Schematische Darstellung des in der [1,0]-asym-Reifen-Eigenform
schwingenden Systems (Reifen-Hohlraum-Rad) mit Kontakt zur
anregenden Fahr- bahn und Modellvorstellung des Reibwerteinflusses. .110
a) Schematische Darstellung der Kraftschluss-Radfiihrung im
Ausgangszustand, b) Netzmodell, Sensorik und Ubertragungsfunktion

FRF aus der EMA, c) strukturversteifende Modifikationen. ...................... 113
Langskraftschwankungen Fy in N fir Mod. 1 und Mod. 2 im

AUSTOIIVEISUCK. ... 118
Vertikalkraftschwankungen F, in N fir Mod. 1 und Mod. 2 im
AUSTOIIVEISUCK. ... 118
Lateralkraftschwankungen Fy in N fir Mod. 1 und Mod. 2 im

AUSTOIIVEISUCK. ... 118

a) Versuchsaufbau in der Prifstandstrommel, b) Messprinzip, c)
Anordnung der Sensorik und CNC-Achse in der Prifstandstrommel

und d) Strukturbild des Messaufbaus. ...........cccceiiiiiiiiiiiiieee e 121
Links: Photographie des 0/16 Waschbetons; Rechts: 3-D-Darstellung

der Vermessung eines 50 x 50 mm 0/16-Waschbeton-Textur-

Abschnitts inklusive Kompensation der Geschwindigkeitsdifferenzen......124
Gemittelte Spektrale Leistungsdichte a) der 0/16 Waschbeton-

Fahrbahn und b) der 0/11 Beton-Fahrbahn. ............cccccoiiiiiiiiics 128
Tragflachenkurve a) der 0/16 Waschbeton-Fahrbahn und
b) der 0/11 Beton-Fahrbahn............cccoiiiiiiiiii e 130

a) Schematische Darstellung von Messeinrichtung und Sensorgestalt

b) Einbau zwischen zwei Trommelsegmenten innerhalb des IPS

¢) Messpositionen uber der Reifenbreite d) Mittlere Langs-(Fsy 1), Quer-
(Fsy,1) und Vertikalkraft (Fs;,1) aufgenom- men an Position 1) (schwarz)

bei Unebenheitshéhe von 50 pm bei 20 km/h im Vergleich mit

Langskraft (Fsx3) an Position 3) (grau) bei gleichen

VersuchsbediNnQUNGEN. ......c..iiiiiiiiecee e 138

317



B Abbildungsverzeichnis

Abbildung 3.45:

Abbildung 3.46:

Abbildung 3.47:

Abbildung 3.48:

Abbildung 3.49:

Abbildung 3.50:

Abbildung 3.51:

Abbildung 3.52:

Abbildung 3.53:

Abbildung 3.54:

Abbildung 3.55:

Abbildung 4.1:

Abbildung 4.2:
Abbildung 4.3:

Abbildung 4.4:

318

Vertikal- und Langskraftverlauf an der Unebenheit bei einer
Geschwindigkeit von 100 km/h gemessen unter der mittleren

Profilrippe fiir steigende Unebenheitshohen. ...........ccccoovviiiiiiieennen. 139
a) Maximum der mittleren vertikalen Sensorkraft (Fs;vax); b) Maximum

der mittleren Langskraft inklusive der Standardabweichung jeweils
gemessen an Position 3) bei einer Rollgeschwindigkeit von 100 km/h
abhangig von der Unebenheitshdhe. ... 141
a) Mittelwert aus maximaler und minimaler Langskraft (Fsy);

b) Verhaltnis Langs- zu Vertikalkraftmaximum(F sx max.n/F sz,maxn) jeweils

bei 100 km/h abhangig von der Unebenheitshohe fiir die Positionen 1),

) UNA 4). o 142
Schematische Darstellung der Profilelementverformung a) auf ebener
Fahrbahn sowie b) bei Kontakt mit einer einzigen Unebenheit an der
mittleren Profilrippe in Seitenansicht und Draufsicht (ohne
Beruicksichtigung unterschiedlicher Profilelement- verformung tber der
REIfENDIEIte). . ..o 144
Einfluss der Unebenheitsposition auf a) die Vertikalkraftverlaufe und

b) die Langskraftverlaufe bei Unebenheitshéhe 1000 um, wobei die
Unebenheit jeweils nur an der dargestellten Rippe positioniert war........ 146
Mittlerer Vertikalkraftverlauf (durchgezogene Linie) aus 100 Messungen

an der Mittelrippe bei minimaler Unebenheitshohe inklusive
Standardabweichung (gestrichelte Linien), und daraus ausgelesen
Eindringzeit te,, und Latschlange fiir drei Geschwindigkeiten. ................. 147
Mittlerer Vertikalkraftverlauf (durchgezogene Linie) aus 100 Messungen

an der Mittelrippe bei minimaler Unebenheitshéhe inklusive
Standardabweichung (gestrichelte Linien) bei Unebenheitshohe

1000 pm fur drei GeschwindigKeiten. ..........ccccoooiieiiiieiiie e 147
Mittlerer Langskraftverlauf (durchgezogene Linie) aus 100 Messungen

an der Mittelrippe bei minimaler Unebenheitshéhe inklusive
Standardabweichung (gestrichelte Linien) bei Unebenheitshohe

1000 pm flr drei Geschwindigkeiten. ............cocceiiiiiiiiiiicieeee 149
a) Schematische Darstellung der zusétzlichen Unebenheiten in der
Umgebung des Sensors b) Photographie der Anordnung ,Feld*............. 150

Mittelwert aus maximaler und minimaler Langskraft (Fsx) mit
Standardabweichung fir die Unebenheitsanordnungen in

ADBDIlAUNG 3.53. ..ot 151
Schematische Darstellung der Profilelementverformung
a) fir Anordnung ,Zeile” b) fir Anordnung ,Spalte” und ,Feld“. ............... 152

Zwischen- oder Referenzkonfiguration auf dem Weg von der Ausgangs-
zur Momentankonfiguration, [Schi10], ahnlich [Nack04], [Damm06],

[BIINOTT. e e 160
Vorgehensweise zur Erzeugung eines 3D-Reifenmodells mit flexiblem
PKW-Rad aus einem 2D-Modell des Reifenquerschnittes...................... 191
Schematische Darstellung der Diskretisierung des 3-D-FE-

Reifenmodells in Umfangsrichtung. ..........cccooiiiiiiiiii e 193
Vergleich der Radlast-Einfederungskennlinie in Messung und

SIMUIBLION. .. 194



B Abbildungsverzeichnis

Abbildung 4.5:

Abbildung 4.6:

Abbildung 4.7:
Abbildung 4.8:

Abbildung 4.9:

Abbildung 4.10:

Abbildung 4.11:

Abbildung 4.12:

Abbildung 4.13:
Abbildung 4.14:
Abbildung 4.15:
Abbildung 4.16:
Abbildung 4.17:

Abbildung 4.18:
Abbildung 4.19:

Abbildung 4.20:

Abbildung 4.21:

Abbildung 4.22:
Abbildung 4.23:
Abbildung 4.24:

Abbildung 4.25:

Darstellung der ersten 12 berechneten realwertigen Reifen-Eigenformen
unter 5 kN Radlast und 2.8 bar Filldruck des Gesamtmodells aus

Reifen, Hohlraum und Rad. .........cooiiiiiiiii e 197
Realwertigen Hohlraum-Eigenformen des stehend belasteten Systems,

fest eingespanntes Rad (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.8 bar, 168 Elemente
Uber dem Umfang, PE = 0, Kompressionsmodul K ,=0.53 N/mm?)......... 200

Unterteilung des realen Pkw-Rades (FOSM) ahnlich [Grol12b]. .............. 203
Schematische Darstellung der Unterteilung des vereinfachten Rades,
AhNlich [Grol12D]. ... 203

a) Master-Freiheitsgrade des reduzierten Systems b) Gyroskopisches
Aufspalten der Rad- und Hohlraum-Eigenfrequenzen aufgrund von

Rotation (dargestellte Daten aus den in [Zell09] dargestellten

Messungen ausgelesen) [Grol12b]. .......ccceeeiiiiiiiiieeiiee e 205
Vertikale Kraftantwort auf harmonische Anregung des vereinfachten
Radmodells a) Vollimodell sFOM, b) reduziertes VV1-Modell und c)
unterteiltes V2-Modell bei Rotationsgeschwindigkeit von 64 radrs. .......... 207
a) Beibehaltene Master-Freiheitsgrade des reduzierten Systems b)
Radeigenform Felgenbiegung FB 2,1 und c) Radeigenform Felgen-

L0 e TS 209
Kraftantwort in vertikaler Richtung im Zentrum des realistischen Pkw-
Rades des Vollmodells FOSM und des reduzierten Modells ROSM

bei einer Rotationsgeschwindigkeit von 128 rad/s...........cccccovvvveviiirennnnn. 210
Eigenschwingformen des eingespannten, nicht rotierenden Rades

UNEEE 350 HZ. .o s 212
Eigenschwingformen des freien, nicht rotierenden Rades unter 350 Hz..212
Schematische Darstellung der Kraftschluss-Radfiihrung (Mod. 1)........... 213
Prozess zur Erzeugung und Optimierung des FE-Modells der
Kraftschluss-Radflinrung. ...........cccooiiiiiii e 214
Vergleich von gemessener und simulierter Ubertragungsfunktion der
Kraftschluss-Radfihrung (Mod. 1). .......oooiiiieiiiieiieecee e 215
Schematische Darstellung der Kraftschluss-Radflihrung (Mod. 2). .......... 216
Darstellung des Modells der Kraftschluss-Radfiihrung (Mod. 2) und

starr verkniipfte Nabenknoten inklusive Referenzknoten. ..............c......... 216

Darstellung der ersten 12 berechneten realwertigen Reifen-

Eigenformen unter 5 kN Radlast des mit 60 km/h rollenden

Gesamtmodells aus Reifen, Hohlraumund Rad..............cooooiivieiiiinnnnnn. 219
Darstellung der berechneten komplexen Rad-Eigenformen FB 2,1/2

und FP, 1/2 des mit ca. 60 km/h rollenden Radmodells (168 Elemente

Uber dem Umfang). .....ccooiiiiiiiieiee e 223
Komplexer Eigenformen des Gesamtmodells bei 20 km/h (168

Elemente Gber dem Umfang, PE =200 Hz). ........ccooiiiiiiiiiiiicce 224
Komplexe Eigenformen des Gesamtmodells bei 60 km/h (168

Elemente tGber dem Umfang, PE =200 Hz). ......cccccoeiiiiiiiiiieeeeen 224
Komplexe Eigenformen des Gesamtmodells bei 100 km/h (168

Elemente Gber dem Umfang, PE = 200 Hz). ........ccccooiiiiiiiiiiiieieeee 225
Einfluss der viskoelastischen Eigenschaften (PE-Frequenzen) auf die
Frequenzlage a) der Reifenresonanzen b) der Hohlraumresonanz.......... 229



B Abbildungsverzeichnis

Abbildung 4.26:
Abbildung 4.27:
Abbildung 4.28:
Abbildung 4.29:
Abbildung 4.30:
Abbildung 4.31:
Abbildung 4.32:
Abbildung 4.33:
Abbildung 4.34:

Abbildung 4.35:

Abbildung 4.36:

Abbildung 4.37:

Abbildung 4.38:

Abbildung 4.39:

Abbildung 4.40:
Abbildung 4.41:

Abbildung 4.42:

Abbildung 5.1:
Abbildung 5.2:
Abbildung 5.3:
Abbildung 5.4:
Abbildung 5.5:
Abbildung 5.6:
Abbildung 5.7:

Abbildung 5.8:
Abbildung 5.9:

Abbildung 5.10:

320

Amplitudenabnahme fiir ausgewéhlte Resonanzen bei Anderung der

[ S Yo U LT o SRRSO 230
Generierungslevel und Nutzungslevel einer Substruktur in ABAQUS
(Sachverhalt aus [ABB.10]). ...coueerieiiieieeiie et 232

Schematische Darstellung der Alternativen. .............ccccceeenee.
Position der beibehaltenen Freiheitsgrade an Reifen und Rad
Vergleich von Messung und Simulation zur Parametrierung der

Federsteifigkeit und Koppelfedersteifigkeit. .............cccoooiiiniiii. 238
Wirkung der Modellparameter. ...........oooiiiieiiieeiieeeee e 240
Prinzipdarstellung der Modellerweiterung. ..........cccceeeeeeiiiieeniieeeiee s 241
Validierung der Kraftzunahme bei Sensoriberfahrt mit zunehmender
GESChWINAIGKEIL. ....eveiiiieeiie e 241
Simulation des Eindringverhaltens in die raue Fahrbahnoberflache
(Waschbeton 0/16) bei verschiedenen Geschwindigkeiten...................... 242

Spektrale Leistungsdichte der resultierenden Texturhohe aus der
Texturvermessung im Vergleich zur Modellierung fir 20, 60 und

TOO KM/NL ettt st re et e e ene e an 242
Schematische 2D-Darstellung des tangentialen Bettungsmodells und
Langsauslenkung der Profilelemente auf ebener Fahrbahn. ................... 246

Langskraftverlauf auf ebener Fahrbahn in FE-Reifenmodell aus
Abschnitt 4.2.1 im Vergleich mit Maximalwerten der Messung
(Abschnitt 3.5.2) auf ebener Aluminium-Fahrbahn an

Messposition 3 (Mittelrippe) und Messposition 5 (Innenrippe)................. 247
Lineare Approximation des Mittelwertes aus maximaler und minimaler
Langskraft am Sensor bei 100 km/h exemplarisch fiir eine Rippe............ 248

Schematische 2D-Darstellung des tangentialen Bettungsmodells und
Langsauslenkung der Profilelemente auf einer Fahrbahn mit einzelner

Unebenheit. ... 249
Vergleich der gemessenen und simulierten Langskraftverlaufe fur eine
Unebenheit der HOhe 500 JM. ...c..oviiiiieeiiie e 250
Vergleich der gemessenen und simulierten Langskraftverlaufe fir eine
Unebenheit der HOhe 1000 JM. ....oviiiiiieiiieee e 250
Schematische Darstellung des Uberrollversuchs.............cccccecevevevevnnnn... 251
Vergleich der gemessenen und berechneten Vertikalkraftspektren bei

B0 KIM/N. oo 260
Vergleich der gemessenen und berechneten Vertikalkraftspektren bei

T00 KM/N. e 261
Vergleich der gemessenen und berechneten Langskraftspektren bei

B0 KM/N. .o 261
Vergleich der gemessenen und berechneten Langskraftspektren bei

100 KM/, e ... 262
Vergleich der Vertikalkraftspektren F, bei 60 km/h. .... ... 264
Vergleich der Vertikalkraftspektren F, bei 100 km/h. ........ccoooveviiieennnnn. 264
Vergleich der Langskraftspektren Fx bei 60 km/h...........cccooviiviiiiennnnn. 265
Vergleich der Langskraftspektren Fy bei 100 km/h........ccoovviveiiiiennnnnn. 265
Vergleich der Querkraftspektren F, bei 60 km/h. ...........ccoooiiiiiiiiinns 266
Vergleich der Querkraftspektren Fy bei 100 km/h. ..o, 266



B Abbildungsverzeichnis

Abbildung 5.11:

Abbildung 5.12:
Abbildung 5.13:
Abbildung 5.14:

Abbildung 5.15:

Abbildung 5.16:
Abbildung 5.17:
Abbildung 5.18:
Abbildung 5.19:
Abbildung 5.20:

Abbildung 5.21:

Abbildung 5.22:
Abbildung 5.23:
Abbildung 5.24:
Abbildung 5.25:
Abbildung 5.26:

Abbildung 5.27:

Abbildung 5.28:

Vergleich des berechneten Vertikal- (RF3), Langs- (RF1) und
Querkraftspektrums (RF2) (Reifen fest eingespannt, Rotation
frei) bei Variation der Langsanregung bei einer Rollgeschwindig-

Keit VON 100 KIM/N. ... 267
Gekoppelten Modelle von Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-
Radflihrung in Mod. 1 und Mod. 2. .......cooiiiii e 270
Einfluss von Reifensteifigkeit und Rollgeschwindigkeit auf die
Eigenfrequenzen der Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 1..........c.ccoeeeiin. 272
Einfluss von Reifensteifigkeit und Rollgeschwindigkeit auf die
Eigenfrequenzen der Kraftschluss-Radflihrung Mod. 2..........cccccocvvvenee. 274

Einfluss der mechanischen Eingangsimpedanz der Kraftschluss-
Radfiihrung auf die Eigenfrequenzen des Systems Reifen-Hohlraum-

RAA. e e 276
Komplexe Eigenfrequenzen und -formen des gekoppelten Systems
Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 1. .................. 277
Komplexe Eigenfrequenzen und -formen des gekoppelten Systems
Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 1. .................. 278
Komplexe Eigenfrequenzen und -formen des gekoppelten Systems
Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 1. .................. 278
Komplexe Eigenfrequenzen und —formen des gekoppelten Systems
Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 1. .................. 278
Komplexe Eigenfrequenzen und —formen des gekoppelten Systems
Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 1. .................. 279

Eigenfrequenzen des mit 60 km/h rollenden Reifen-Hohlraum-Rad-
System (Messung Reifen-KRF gekopp.) im Vergleich zur Simulation
(60 km/h, PE = 30 Hz) komplexer Eigenfrequenzen bei fest
eingespanntem Reifen (Sim. Reifen fix) und bei an der
Kraftschluss-Radfiihrung (Mod. 1) angekoppeltem Reifen (Sim.

ReIfen-KRF gEKOPP.). «eiiiiiiiiiiie ettt 279
Komplexe Eigenfrequenzen und —formen des gekoppelten Systems
Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 2. .................. 281
Komplexe Eigenfrequenzen und —formen des gekoppelten Systems
Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 2. .................. 281
Komplexe Eigenfrequenzen und —formen des gekoppelten Systems
Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 2. .................. 281
Komplexe Eigenfrequenzen des und —formen gekoppelten Systems
Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 2. .................. 282
Komplexe Eigenfrequenzen des und —formen gekoppelten Systems
Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radfiihrung Mod. 2. .................. 282

Eigenfrequenzen des mit 60 km/h rollenden Reifen-Hohlraum-Rad-

System (Messung Reifen-KRF gekopp.) im Vergleich zur Simulation

(60 km/h, PE = 30 Hz) komplexer Eigenfrequenzen bei fest

eingespanntem Reifen (Sim. Reifen fix) und bei an der
Kraftschluss-Radflihrung (Mod. 2) angekoppeltem Reifen (Sim.

ReIfen-KRF GEKOPP. ). «eteiiiiiiiiiiieiiie ettt e e 284
Vertikalkraftschwankungen bei Strukturmodifikation a) Mod.1 und

b) Mod. 2 der Kraftschluss-Radfiihrung im Ausrollversuch

321



B Abbildungsverzeichnis

Abbildung 5.29:

Abbildung 5.30:

Abbildung 5.31:

Abbildung 5.32:

Abbildung 5.33:

Abbildung 5.34:

Abbildung A.1:
Abbildung A.2:
Abbildung A.3:
Abbildung A.4:

Abbildung A.5:

Abbildung A.6:

Abbildung A.7:

322

c) Simulierte Vertikalkraftschwankungen fir beide

Strukturmodifikationen ,Mod. 1“ und ,Mod. 2 im Vergleich zum

gefesselten System ,Mittelwert Fz" bei 60 km/h...........cccooeviiieiiieeiiinnns 287
Querkraftschwankungen bei Strukturmodifikation a) Mod.1 und

b) Mod. 2 der Kraftschluss-Radfiihrung im Ausrollversuch

c) Simulierte Querkraftschwankungen fiir beide Struktur-

modifikationen ,Mod. 1" und ,Mod. 2“ im Vergleich zum

gefesselten System ,Mittelwert Fz"“ bei 60 km/h...........cccooiiiiiiiieiine 287
Vergleich von Vollmodell und Substruktur, mit 60 km/h rollendes
Gesamtsystem (168 Elemente) bei PE =30 Hz.........ccccooviiieiiiieeiiiees 289

Prozentuale Abweichung der komplexen Eigenfrequenzen von

Vollmodell und Substruktur, mit 60 km/h rollendes Gesamtsystem

(168 Elemente) bei PE = 30 Hz......ooiiiieiee e 290
Prozentuale Abweichung der komplexen Eigenfrequenzen von

Vollmodell und Substruktur, mit 60 km/h rollendes Gesamtsystem

(168 Elemente) bei PE = 200 Hz........oooiiiieeeeee e 291
Prozentuale Abweichung der komplexen Eigenfrequenzen von

Vollmodell und Substruktur, mit 100 km/h rollendes Gesamtsystem

(168 Elemente) bei PE =200 Hz.........ccooiiiiiiiiieeeeeee e 291
Abweichungen der komplexen Eigenfrequenzen eines Modells mit

starrem Rad ohne Hohlraummedium gegeniiber einem Modell mit

flexiblem Rad und mit Hohlraummedium. .........cccooiiiiiiiiiieee 292
C-Achsensystem des TYDEX-Formates [Oost97]. ... 307
Darstellung des Radadapters. .........cccueiiiiiiiiiiiiee e 309
Kraftschwankungen F in Langsrichtung @) 5 kN b) 6 KN..............cccccee. 310
Verteilung der Unebenheitshéhe der vermessenen 0/16 Waschbeton-

FaNrDann. ... 311

Links: Photographie des 0/11-Betons; Rechts: Darstellung der
Vermessung eines 50 x 50 mm 0/11-Beton-Textur-Abschnitts

inklusive Kompensation der Geschwindigkeitsdifferenzen...................... 311
Vergleich von Vollmodell und Substruktur, mit 60 km/h rollendes
Gesamtsystem (64 Elemente) bei PE =50 Hz........cccoooiiiiiiiiiiiicis 312
Vergleich von Vollmodell und Substruktur, mit 60 km/h rollendes
Gesamtsystem (64 Elemente) bei PE =200 Hz.............ccoooiiiiiiiiies 313



C Tabellenverzeichnis

Tabelle 3.1:
Tabelle 3.2:
Tabelle 3.3:

Tabelle 3.4:

Tabelle 3.5:

Tabelle 3.6:

Tabelle 3.7:

Tabelle 3.8:

Tabelle 3.9:

Tabelle 3.10:
Tabelle 3.11:

Tabelle 3.12:
Tabelle 3.13:

Tabelle 3.14:
Tabelle 3.15:

Tabelle 3.16:
Tabelle 3.17:
Tabelle 3.18:

Positionsangabe zu den Anregungspunkten ...........ccocceviiiiiiiieniiieninnee 67
Versuchsplan fur die experimentelle Modalanalyse am stehenden
LURIF@IFEN. e 69

Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dampfungen des belasteten

Systems, fix eingespanntes Rad (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.8 bar) fur
Anregungspunkt 1 flir verschiedene Temperaturen............ccccocvvciciiennnn. 71
Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dampfungen bei belastetem

System, fix eingespanntes Rad (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.8 bar) fur
Anregungspunkt 1 der Rad- und Hohlraum-Eigenschwingformen fiir
verschiedene Temperaturen. ............ooooiiiiiiiiiiiiiiiee e 72
Eigenformen, Eigenfrequenzen in Hz und Dampfungen als Anteil an der
kritischen Dampfung angegeben in Prozent des unbelasteten Systems,

fix eingespanntes Rad. ..........cooiiiiiiiii e 74
Schwingformen, Eigenfrequenzen und Dampfungen der Reifen-
Eigenformen beim belasteten System, fix eingespanntem Rad (Radlast

5 kN, Flldruck 2.5 bar) fir Anregungspunkt 1 (Schwingformen mit *
gekennzeichnet, temperaturkorrigiert) und Anregungspunkt 2. .................. 75
Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dampfungen der Rad- und
Hohlraum-Eigenformen beim belasteten System, fix eingespanntes Rad
(Radlast 5 kN, Fdlldruck 2.5 bar) fur Anregungspunkt 1 (Schwingformen

mit * gekennzeichnet, temperaturkorrigiert) und Anregungspunkt 2........... 76
Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dampfungen beim belasteten

System, fix eingespanntes Rad (Radlast 5 kN) bei verschiedenen
Fulldriicken fur Anregungspunkt 2 fur Rad- und Hohlraum-Eigenformen...79
Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dampfungen der Hohlraumresonanz
bei belastetem Reifen, fix eingespanntem Rad (Radlast5 kN, Fulldruck

2.8 bar) flir AnregungSpPUNKL 2. .......ccouiiiiiiiiiiiieie e 81
Faktoren und Faktorstufen flr alle Versuche............cccccooiiiiiiicicine. 86
Schwingformen und Eigenfrequenzen des belasteten, fix eingespannten
Reifens (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.5 bar, vgl. Tabelle 3.6) im Vergleich

zu den Eigenfrequen zen des belasteten rollenden Reifens

(Radlast 5 kN, FUIAruck 2.8 bar). .........oooiieieiiiieiieeeee e 93
Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses des Reifenfllldrucks. ....... 95
Frequenzlage der Hohlraum-Eigenform unter Fulldruckeinfluss bei

TOO0 KM/N. e ....96
Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses der Radlast. ..................... 98
Zusammenfassung der Frequenzlage der Hohlraum-Eigenform unter
Radlasteinfluss bei 100 KM/h. ........oooiiiiiiiie e 100
Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses des Fllgases. ............... 100

Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses der Fahrbahnrauigkeit. .. 104
Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses der
Fahrbahnoberflachenbeschaffenheit. ...........c.ccooiiiiiiii, 106



C Tabellenverzeichnis

Tabelle 3.19:
Tabelle 3.20:

Tabelle 3.21:

Tabelle 3.22:

Tabelle 3.23:

Tabelle 3.24:

Tabelle 3.25:

Tabelle 3.26:

Tabelle 3.27:

Tabelle 3.28:

Tabelle 4.1:

Tabelle 4.2:

Tabelle 4.3:

Tabelle 4.4:

Tabelle 4.5:

Tabelle 4.6:

324

Anderung der [1,0]-asym Reifen-Resonanz durch Reibwertverringerung.110
Amplitudenénderung der Hohlraum-Resonanz durch

ReIbWErVEITiNGEIrUNG. . ...viieiiii et 112
Eigenfrequenzen und Schwingformen der Kraftschluss-Radfiihrung im
Ausgangszustand bei experimenteller Modalanalyse. ............cccccevnnene 114
Eigenfrequenzen und Schwingformen der Kraftschluss-Radflihrung in
Modifikation 1 und Modifikation 2 bei der Betriebsmodalanalyse............. 116
Vergleich der vermessenen Texturen anhand Leistungsdichtespektrum

und Gestaltfaktor. ... 129
Bedingungen fiir Prescale-Film-Versuche auf Waschbeton 0/16 bei

einer Einwirkdauer von jeweils 5 Sekunden..........cccccoovvieviiiiiiiee e 132

Kontaktdruckverteilung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt ermittelt durch
Prescale-Folien unterschiedlicher Sensitivitat, je Folie ermittelter
Normalkraftanteil sowie ausgeldste Flache (Radlast 5 kN,

Einwirkdauer 5 Sekunden, 0/16-Waschbeton-Fahrbahn). ....................... 133
Kontaktdruckverteilung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt ermittelt durch
Prescale-Folien unterschiedlicher Sensitivitat, je Folie ermittelter
Normalkraftanteil sowie ausgeldste Flache (Radlast 6 kN,

Einwirkdauer 5 Sekunden, 0/16-Waschbeton-Fahrbahn). ...................... 134
Kontaktdruckverteilung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt ermittelt durch
Prescale-Folien unterschiedlicher Sensitivitat, je Folie ermittelter
Normalkraftanteil sowie ausgeldste Flache (Radlast 5 kN,

Einwirkdauer 5 Sekunden, Safety-Walk-Belag). .........cccccoooiviiniieninnnne 135
Radlastentwicklung exemplarisch fir zwei Messungen bei
unterschiedlichen Sensorpositionen. .............ccccoooiiiiiiiiiiiicee e 148

Schwingformen und Eigenfrequenzen der Reifen-Eigenformen des

stehend belasteten Systems (Radlast 5 kN, Filldruck 2.5 bar), fest
eingespanntes Rad in Messung und Simulation (168 Elemente

Uber dem Umfang, PE = 0). ..coooiiiiiiiiiieciee e siee e 197
Schwingformen und Eigenfrequenzen der Reifen-Eigenformen des

stehend belasteten Systems (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.5 bar), fest
eingespanntes Rad in Messung und Simulation (168 Elemente

Uber dem Umfang, PE = 0, Kompressionsmodul K ,=0.53 N/mm?)...... 201

Reale und komplexe Eigenfrequenzen des vereinfachten Radmodells
sFOM fir verschiedene Rotationsgeschwindigkeiten. .............cccccooeeeee. 204
Abweichungen der komplexen Eigenfrequenzen des vereinfachten
unterteilten Radmodells sFOSM, des reduzierten V1-Radmodells

und des unterteilten reduzierten V2-Radmodells vom Volimodell der
vereinfachten Radstruktur sFOM fiir verschiedene
RotationsgeschwindigKeiten. ...........cccveiiiiieiiiii e 206
Eigenfrequenzen des FOSM und Abweichungen der Eigenfrequenzen

des ROSM (reales Pkw-Rad) fur verschiedene

RotationsgeschwindigKeiten. ..o 209
Eigenfrequenzen des FOSM und Abweichungen der Eigenfrequenzen

des ROSM (reales Pkw-Rad) flr verschiedene

Rotationsgeschwindigkeiten. ..., 210



C Tabellenverzeichnis

Tabelle 4.7:

Tabelle 4.8:

Tabelle 4.9:

Tabelle 4.10:
Tabelle 4.11:

Tabelle 5.1:

Tabelle 5.2:

Tabelle 5.3:
Tabelle 5.4:

Tabelle A.1:
Tabelle A.2:

Tabelle A.3:
Tabelle A.4:

Vergleich der Schwingformen und Eigenfrequenzen in Messung und

Simulation (168 EIemMENte)........oviiiiieiiiieeiie e 220
Vergleich der Schwingformen und Eigenfrequenzen in Messung und
Simulation (168 EIeMENtE)........eveiiieiiiiee et 221

Komplexe Eigenfrequenzen des Hohlraums im belasteten (5 kN

Radlast, Filldruck 2.8 bar) rollenden Reifen-Hohlraum-Radmodell

(168 Elemente tber dem Umfang, PE = 200 Hz). .......cccceiiiiieiieiieeen. 222
Komplexe Rad-Eigenfrequenzen des rotierenden Radmodells. ............... 223
Schwingformen und komplexe Eigenfrequenzen des belasteten

rollenden Reifens (Radlast 5 kN, Fulldruck 2.8 bar) simuliert unter

festen (Base-Motion-Prozedur) und freien Randbedingungen der

Knoten im Reifen-Fahrbahn-Kontakt. ..., 244
Komplexe Eigenfrequenzen der ungekoppelten und der mit dem
Reifen-Hohlraum-Rad-System (168 Elemente, 60 km/h, PE = 30 Hz)
gekoppelten Kraftschluss-Radflihrung. ...........ccooooiiiiiiiiiiiiieees 271
Komplexe Eigenfrequenzen des ungekoppelten und des mit der
Kraftschluss-Radfiihrung gekoppelten Reifen-Hohlraum-Rad-

System (168 Elemente, 60 km/h, PE = 30 Hz), mit *

gekennzeichnete Eigenform entspricht nicht dem ungekoppelten

SYSEEIM. . e 276
Anzahl der Freiheitsgrade in Vollmodell und Substruktur. ........................ 288
Zusammenfassung der Berechnungszeit furr die Erzeugung einer des

fein diskretisierten Reifen-Hohlraum-Rad-Modells .............cccoeriiriieniens 295
Technische Daten des Schwingerreger S 51144 der TIRA GmbH

[THFA0BY. ..ot 309
Technische Daten des Reifen-Innentrommel-Prifstandes. ..................... 310
Technische Daten des Lasers [FiSCI9].........cociriiiiiiiiiiiniieiieeeeeeeees 310
Vergleich der Eigenfrequenzen des nicht rotierenden realen

Radmodells flr unterschiedliche Elemente..............cccooiiiiiniiiiciicnen. 312

325






D Zeichen und Abkiirzungen

D.1 Zeichen und Operatoren

Zeichen Bedeutung Einheit
(04 Schraglaufwinkel °
a Winkel zwischen Anregung;richtung und x-z-Ebene des o

A Reifens
ag Bezugswinkel °
ag massenproportionaler Dampfungskoeffizient -
B, Winkel zwische_n Ar_\regungsrichtung und Tangentialebene an o
den Reifen im Anregungs- und Referenzpunkt
P steifigkeitsproportionaler Dampfungskoeffizienten -
7 Sturzwinkel °
V4 Winkel auf dem Reifenumfang im Bezug zum Reifenlatsch °
}/(t) Scherdeformation -
%o Amplitude der Scherdeformation -
Yy Stromungswiderstandskoeffizient -
yﬁx (a)) Koharenzfunktion fiir Signal f(t) und x(t) -
1 Phasenwinkel °
&(s) Unebenheitssignal mm
n Vektor der virtuellen Verschiebung m
1 Vektor der virtuellen Knotenverschiebungen m
9 Absolute Temperatur K
Kius Isentropenexponent eines Gases -
A Texturwellenlange m
u Eigenwert s?
i Erster Eigenwert des Slave-Modells s?
u, Cut-Eigenwert s?
Hy Mittlere Ausléseverzégerung der Lichtschranke s
& Unebenheitssignal m
Vi Zahl Pi -
Massendichte in der Momentankonfiguration kg/m?



D Zeichen und Abkilirzungen

Po Massendichte in der Ausgangskonfiguration kg/m?
Py Dichte eines Fluids kg/m?
P Massendichte in der Referenzkonfiguration kg/m?
Pas Dichte des Reifen-Fullgases kg/m?
[ Cauchy Spannungstensor N/m?
o’(t) Spannung N/m?
o, Spannungsamplitude N/m?
o, Gleichgewichtsspannung N/m?
T Relaxationszeit S
D Craig-Bampton-Set der beibehaltenen Eigenvektoren -
PRad Raddrehwinkel °
@ Abbildung Ausgangs- auf Momentankonfiguration -
P Bewegung in materiellen Koordinaten m
") Abbildung Referenz- auf Momentankonfiguration
a) Relativbewegung bez_ogen auf Re_ferenzkonfiguration in m
materiellen Koordinaten
V4 Abbildung Ausgangs- auf Referenzkonfiguration -
x Starrkérperbewegung in rdumlichen Koordinaten m
v Eigenvektor m
7 Eigenvektor des Slave-Modells m
2 Kreisfrequenz Hz
[op Natiirliche Eigenkreisfrequenz Hz
T, Finites Element -
Differenzenoperator 1/m?
Af Frequenzunterschied der Hohlraumresonanz i-ter Ordnung Hz
" durch Doppler-Effekt
Af, Frequenzunterschied der Reifenordnung i-ter Ordnung durch Hyz
® Doppler-Effekt
P Spezifische Freie Helmholtz Energiefunktion Nm/kg
Q Wellenzahl 1/m
Q, Bezugswellenzahl 1/m
Q,,Q, Grenzwellenzahlen 1/m
Vektor der Winkelgeschwindigkeiten rad/s
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S

fKH

fm,,,,/h,m,/:z

f‘KV

)

Flache
Flache in der Referenzkonfiguration

Raumliche Beschleunigung

Verschiebung der Verlustmodul-Frequenzkurve nach WLF-
Gleichung

Latschbreite
Massenkraftdichte
konvektive Geschwindigkeit
cylindrical-Index
Federsteifigkeit
Materialabhangiger Parameter
Materialabhangiger Parameter
Schallgeschwindigkeit des Reifen-Fillgases
Tangentiale Steifigkeit
Differenzialoperator
Unebenheitsdurchmesser
Determinante
Raumliche Divergenz
Frequenz
Abtastrate
Cut-Frequenz
Eigenfrequenz der i-ten Eigenform
Eigenfrequenz der i-ten Hohlraumresonanz

Frequenz der horizontal ausgerichteten Hohlraumresonanz

theoretisch berechnete Frequenz des 1. Bzw. 2. Astes der
Hohlraumresonanz im rotierenden System

Frequenz der horizontal ausgerichteten Hohlraumresonanz

n-te Frequenz fur die viskoelastische Materialeigenschaften
ausgewertet werden

lokale Kraft an der Feder an der Position i
lokale Kraft an der Feder an der Position i, J,
Oberflachen und Volumenkréfte
Kontaktkraftvektor
Krafte der eingepragten Lasten
MLE-Tragheitskréafte

mm
m/s?

m/s

N/m

m/s
N/m

mm

1/m
Hz
Hz
Hz
Hz
Hz
Hz

Hz

Hz

zZ Z2 Zz2 Z2 Z Z
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f

o

1)
grad

9
h
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Innere Kréafte des Spannungszustandes
Eingangssignal
R&umlicher Gradient
Gestaltfaktor
Anzahl vom einfachen Maxwell-Elementen
Ordnung der Hohlraum-Schwingung
Ordnung der radialen Reifen-Schwingung
Koppelfedersteifigkeit
Anzahl der beibehaltenen Eigenvektoren
Lange der Aufstandsflache
meridional-Index

Anzahl der Master-Freiheitsgrade

Quotienten aus der deformierten Querschnittsflache im
Latsch und der Querschnittsflache des unbelasteten Reifens

Anzahl der Freiheitsgrade eines FE-Modells
Anzahl Finiter Elemente
Raddrehzahl
Flachennormale in der Momentankonfiguration
Flachennormale in der Referenzkonfiguration
Uberdruck im Fluid (Uber statischem Druck)
Druck im Reifen-Fullgas
Bezugsfllldruck
Mittlerer Hohlraumradius
Anzahl der Slave-Freiheitsgrade
Bezugsabstand zwischen Sensor und Messobjekt
Messbereich des Triangulationslasers
Tangentiale Auslenkung
Spur eines Tensors
Zeit
Spannungsvektor

Eindringzeit

Eindringzeit bei Geschwindigkeit v

1/m
%

N/m

m, mm

N/m?
N/m? bzw. bar
N/m? bzw. bar

m

mm

mm

mm
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u, Einfederungsvektor in normaler Richtung mm
u,. Lokale Einfederung der Feder an der Position i mm
Uy, Lokale Einfederung der Feder an der Position I, j mm
u’ Geschwindigkeit eines Fluidpartikels m/s
i/ Beschleunigung eines Fluidpartikels m/s?
v Volumen m®
v Volumen in der Referenzkonfiguration m®
v Raumliche Geschwindigkeit m/s
VRad Radgeschwindigkeit m/s
Vr Trommelgeschwindigkeit m/s
v Relativgeschwindigkeit m/s
w Welligkeit -
w Fihrungsgeschwindigkeit m/s

=
S
-

Antwortsignal -

y Vektor der modalen Koordinaten -
z Ortsvektor in der Momentankonfiguration m
Bn Biegung der n-ten Ordnung -
B Betrachteter Kérper -
Div Divergenz in der Referenzkonfiguration 1/m
DIV Materielle Divergenz 1/m
D, Dampfungsmatrix in normaler Richtung kg/s
D, Strukturdampfungsmatrix kg/s?
D, Viskose Dampfungsmatrix kg/s
E Greenscher Verzerrungstensor -
F Materieller Deformationsgradient -
F; Kraftvektor der Master-Freiheitsgrade N
F, Vektor der Knotenkrafte N
F, Vektor der Krafte an den Master-FHG N
F, Kraftvektor in normaler Richtung N
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F

N ,Soll

F

Gle)
G
o
o
o
G

e

Grad
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Wert der vorgegebenen Normalkraft

Vektor der Kréafte an den Slave-FHG
Relativer Deformationsgradient

Umfangs- bzw. Langskraft

Umfangs- bzw. Langskraft gemessen am Unebenheitssensor

an Messposition n

Maximalwert der Umfangs- bzw. Langskraft gemessen am

Unebenheitssensor an Messposition n
Seiten-(fihrungs-)kraft

Seiten- bzw. Querkraft gemessen am Unebenheitssensor an

Messposition n
Vertikalkraft bzw. Radlast

Vertikalkraft gemessen am Unebenheitssensor an Messposi-

tionn

Maximalwert der Vertikalkraft gemessen am Unebenheits-

sensor an Messposition n
Spannungsrelaxationsmodul
Gyroskopische Matrix
Komplexer Schubmodul
Speichermodul
Verlustmodul
Gleichgewichtsmodul
Gradient in der Referenzkonfiguration
Materieller Gradient
Querschnittshéhe
Ubertragungsfunktion
Schatzer der Ubertragungsfunktion
Schétzer der Ubertragungsfunktion
Impuls
Einheitsmatrix
Erste Invariante
Zweite Invariante

Dritte Invariante

Jacobi-Determinante des materiellen Deformationsgradienten

Kriechnachgiebigkeit

Drehimpuls

=z

z =z Zz Z Z

N/mm?
kg/s
N/mm?
N/mm?
N/mm?
N/mm?
1/m
1/m

mm

N/mm?

Nms
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iole

el N- g

Q

=

mm

[allig

< =

IS

sas

=

= x X

Iz X

=~

~ O =

Kinetische Energie
Kompressionsmodul eines Fluids

Steifigkeitsmatrix in Normaler Richtung

Steifigkeitsmatrix
Kontaktsteifigkeitsmatrix
,Guyan“-Steifigkeitsmatrix
Partitionierte Steifigkeits-Untermatrix
Partitionierte Steifigkeits-Untermatrix
Partitionierte Steifigkeits-Untermatrix
Partitionierte Steifigkeits-Untermatrix
Masse
Molaren Masse
Spektrum des Rauschens auf dem Anregungssignal
Kipp- oder Sturzmoment
Brems- oder Antriebsmoment
Rickstellmoment
Matrix der Formfunktion
Spektrum des Rauschens auf dem Antwortsignal
Pitch

Property Evaluation fir Auswertung viskoelastischer Materi-
aleigenschaften

Erster Piola-Kirchhoff-Spannungstensor

Erster Piola- Kirchhoff-Spannungstensor in der Referenzkon-
figuration

Warmezufuhr
Universelle Gaskonstante
Halbe maximale Profiltiefe
,Guyan“-Kondensationsmatrix
Dynamische Kondensationsmatrix
Maximale Profiltiefe
Bestimmtheitsmal bei Least-Square-Fit
Autokorrelationsfunktion des Unebenheitssignals
Entropie

Spektrale Intensitat

kg m?/s?
N/m?
kg/s?
kg/s®
kg/s?
kg/s®
kg/s?
kg/s?
kg/s?
kg/s®

kg
kg/mol
Nm
Nm
Nm

Hz
N/mm?
N/mm?

kg m?/s?
J/(mol K)

m
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Zweiter Piola-Kirchhoff Spannungstensor
Autoleistungsspektrum des Signals f(t)
Kreuzleistungsspektrum aus Signal f(t) und x(t)
Spektrale Leistungsdichte des Unebenheitssignals &
Approximationsfunktionen fiir die Spektrale Leistungsdichte
Temperatur des viskoelastischen Stoffes in WLF-Gleichung
Bezugstemperatur
Gastemperatur
Reifentemperatur
Umgebungstemperatur
Bezugstemperatur in WLF-Gleichung
Vektor der bekannten Oberflachenspannung
Koordinatentransformationsmatrix der ,Guyan“-Reduktion
Transformationsvorschrift der Craig-Bampton-Reduktion
Innere Energie
Volumen
Materielle Geschwindigkeit
Leistung
MLE-Inertialmatrix
Reifenbreite
Vektor der Knotenverschiebungen
Vektor der Verschiebungen an Master-FHG
Vektor der Verschiebungen an Slave-FHG
Fourier-Transformierte des Signals x(t)

Ortsvektor in der Ausgangskonfiguration

N/mm?

m3

m3

°C
°C

N/mm?

kg m?%/s?

m/s

kg m?/s

kg/s?

3 3 3

2
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D.2 Abkiirzungen

Abkiirzung Bedeutung

ALE Arbitrary Lagrangian Eulerian

CAD Computer Aided Design: rechnergestuitztes Konstruieren

CFFD Curve-Fitting Frequency Domain Decomposition, zu Deutsch: Kurvenan-
passung Frequenzbereichs-Dekomposition

CNC Computerized Numerical Control

CO; Kohlenstoffdioxid

EFFD Enhanced Frequency Domain Decomposition, zu Deutsch: Erweiterte
Frequenzbereichs-Dekomposition

EMA Experimentelle Modalanalyse

FAST Institut fir Fahrzeugsystemtechnik

FE Finite Elemente

FEM Finite Elemente Methode

FFT Fast Fourier Transformation, zu Deutsch: Schnelle Fourier-Transformation

FOSM Full Order Subdivided Model, unterteiltes Vollmodell

FRF Frequency Response Function, zu Deutsch: Ubertragungsfunktion

H2 Doppel-Hump

IGES Initial Graphics Exchange Specification

IPS Reifen-Innentrommel-Prifstand des FAST

J Hornausflihrung der Felge

L Foliensensitivitat: ,Low"

LAN Local Area Network, zu Deutsch: Rechnernetzwerk auf lokalen Gebiet z.B.
im Unternehmen

LFF Lehrstuhl fiir Fahrzeugtechnik

LKW Lastkraftwagen

MAC Modal Assurance Criterion

MDOF Multiple-Degree-of-Freedom, zu Deutsch: Mehrfreiheitsgrad (-verfahren)

MLE Mixed Lagrangian Eulerian

MPD Mean Profile Depth, zu Deutsch: Mittlere Profiltiefe

OMA Operational Modal Analysis, zu Deutsch: Betriebsmodalanalyse

PKW Personenkraftwagen

PSDE Position Sensitive Device Element

R Abkurzung fur Radial(-Reifen)
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RMS
ROSM
SDOF
sFOM
sFOSM

SL
SST
SMG
SRT
usL
WLF

*.bmp
*.iges
.mat

* txt

0/11
0/16
2-D
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Root-Mean-Square, zu Deutsch: Quadratischer Mittelwert

Reduced Order Subdivided Model, reduziertes unterteiltes Modell
Single-Degree-of-Freedom, zu Deutsch: Einfreiheitsgrad (-verfahren)
Simplified Full Order Model, vereinfachtes Vollmodell

Simplified Full Order Subdivided Model, vereinfachtes unterteiltes VVollmo-
dell
Foliensensitivitat: ,Super Low"

Steady-State-Transport
Symmetric-Model-Generation
Symmetric-Results-Transfer
Foliensensitivitat: ,Ultra Super Low"

William-Landel-Ferry (-Gleichung)

zweidimensionales Rastergrafikformat-Format
Initial Graphics Exchange Specification Format
MATLAB internes Matrixformat-Format

Textformat

Fahrbahnoberflache, die Gesteine im Grolkenbereich 0 bis 11 mm enthalt
Fahrbahnoberflache, die Gesteine im GroRenbereich 0 bis 16 mm enthalt
Zweidimensional

Dreidimensional
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buBen bedeuten. In der frihen Entwicklungsphase werden Simulationsmodelle
des Gesamtfahrzeugs und bessere, schnell rechnende Reifenmodelle benétigt,
um die Gesamtfahrzeug-Gerauschcharakteristik zu optimieren.

In diesem Buch werden der komplizierte Rollzustand des gekoppelten Systems
Reifen-Hohlraum-Rad-Radfuhrung, die Bedeutung des Kontakts mit der rauen
Fahrbahn sowie die Schwingungsanregung des Reifens durch die Fahrbahn-
textur experimentell untersucht. Die gewonnenen Erkenntnisse werden dazu
genutzt, ein gegenlber vorherigen Ansatzen erweitertes Rollgerauschmodell
aufzubauen. Dieses enthalt neben der Strukturdynamik von Reifen und Rad
auch das Hohlraummedium und bildet die Wechselwirkungen mit der Radfiih-
rung sowie die fahrbahnbedingte Schwingungsanregung ab.
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