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Kurzfassung

Untersuchung des Schwingungsverhaltens der Einheit
Reifen, Rad, Radfiihrung im komfortrelevanten Schwin-
gungsbereich

In dieser Arbeit wird ein neuer Ansatz beschrieben, wie das
Schwingungsverhalten von Reifen gekoppelt an Radfiihrungen
durch Versuche analysiert werden kann. Dieser neue Ansatz glie-
dert sich in einen ganzheitlich beschriebenen Prozess zur Erstel-
lung eines FE-Reifenmodells zur Untersuchung des Schwingungs-
verhaltens von 1 bis 250 Hz ein. Dabei werden zunachst Vorversu-
che zur Analyse des Projektreifens vorgestellt. Dies geht vom
einfachen Wiegen bis hin zu hochgenauen CT-Vermessungen des
Reifens. Es werden auch FE-Modelle der Priifstruktur wie z. B.
Komponentenpriifstinde beschrieben, um die Robustheit und Leis-
tungsfahigkeit von FE-Modellen zu zeigen und die wichtigsten Her-
ausforderungen bezliglich FE-Modellierung herauszuarbeiten.

Mit umfangreichen Daten aus Vorversuchen wird ein FE-Reifenmo-
dell aufwendig parametriert, um es so robust wie moglich gegen
Anderungen der Randbedingungen zu gestalten. Dieses FE-Reifen-
modell gilt als Grundlage fiir die finalen Versuche am rollenden
Rad, wahrend derer sowohl in der Simulation als auch im Versuch
der Reifen an eine artifizielle Radfithrung gekoppelt wird, um den
Einfluss von Variationen der Radfiihrung auf die Frequenzlagen
von Schwingformen des Reifens untersuchen zu kénnen.






Abstract

Investigation of the vibration behavior of the unit tyre,
wheel, suspension in the comfort relevant frequency
range

In this thesis a new approach for analyzing the vibration behavior
of tyres coupled to different suspensions is described. This new ap-
proach is integrated into a holistically described process for creat-
ing a FE-tyre (Finite Elements) model to investigate the vibration
behavior from 1 to 250 Hz. Preliminary tests to analyze the tyre are
first presented. This ranges from simple weighing to high-precision
CT (Computer Tomograph) measurements of the tyre. FE models of
the test structure, such as component test rigs, are also described
and realized in the FE environment in order to demonstrate the ro-
bustness and performance of the generated FE models and to point
out crucial steps in FE modelling.

An FE tyre model is then parameterized with the data obtained
from preliminary tests in order to obtain a robust FE tyre model as
the basis for the final tests on the rolling tyre. For this purpose, this
elaborately parameterized FE tyre model is coupled to an artificial,
elastic suspension both in the test and in the simulation in order to
be able to investigate the influence of suspension parameters on
the frequencies of the tyre vibration modes.
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Einleitung

1 Einleitung

Automobilhersteller entwickeln 25 % bis 40 % der Bauteile bezie-
hungsweise Baugruppen eines Fahrzeuges selbst [Dud 14]. Auto-
mobilhersteller sind also abhdngig von Zulieferern und miissen die
Qualitat der Bauteile wahrend der Entwicklung und auch in der Se-
rie mit geeigneten Methoden und Messmitteln absichern. Da die
Anforderungen an Fahrzeuge beziiglich des Komforts und der
Emissionen (Co2, NoX, Lirm und Partikeln) immer strenger und
spezieller werden, werden auch immer genauere Messmittel und
Methoden benétigt, um die Anforderungen an Zulieferteile zu kom-
munizieren und zu priifen. Dabei wird die Objektivierung der ge-
forderten Eigenschaften in Form von messbaren Parametern zur
Kommunikation seit vielen Jahren immer intensiver angestrebt.
Subjektive Urteile von Testfahrern und Probanden, um den Grad
der Erfiillung einer Eigenschaft abzusichern, sollen immer mehr
durch objektive Kenngréfien unterstiitzt werden. In der Reifenent-
wicklung bedeutet dies, dass Informationen, welche bisher von
Testfahrern generiert werden, von Sensoren am Fahrzeug oder
durch Priifstiande gemessen oder aus Simulationen generiert wer-
den sollen. Testfahrer werden jedoch auch in ferner Zukunft fiir die
Entwicklung von Fahrzeugen unverzichtbar bleiben, da die um-
fangreiche Wahrnehmung eines Menschen in absehbarer Zeit
durch kein noch so komplexes Zusammenspiel von Sensoren er-
setzt werden kann. Dies gilt vor allem, wenn die stimmige Charak-
teristik von Komplettfahrzeugen und nicht nur von Komponenten
beurteilt wird.

In dieser Arbeit wird ein Verfahren basierend auf teilweise neuen
Methoden vorgestellt, wie objektive Grofden in der Reifenforschung
und Vorentwicklung beziiglich des Abrollkomforts generiert wer-
den konnen, um die Kommunikation zwischen Reifenherstellern
und Fahrzeugherstellern zu erleichtern. Zum einen kann der

1



Einleitung

einzelne Einsatz der beschriebenen Methoden fiir sich einen Bei-
trag zur Kommunikation leisten. Des Weiteren lassen sich allge-
meine Designregeln aus dem in dieser Arbeit vorgestellten Verfah-
ren zur iterativen Optimierung des Abrollkomforts ableiten. Zwi-
schen den Entwicklungsiterationen aus Design und Versuch
validiert sich das Verfahren selbst und der Forscher oder Entwick-
ler erhalt ein Gefiihl fiir die Robustheit des Verfahrens und den er-
reichbaren Erfiillungsgrad der Forschungs- bzw. Entwicklungs-
ziele.

Durch die Umsetzung dieser Optimierung kann auch eine Reduk-
tion des Reifengerausches (oberhalb des in dieser Arbeit betrach-
teten Frequenzbereiches ab 800 Hz) erreicht werden. Der Einsatz
von gerauschoptimierten Reifen reduziert wiederum Verkehrs-
larm, welcher eine der grof3en gesellschaftlichen Herausforderun-
gen unserer Zeit darstellt. Larm gilt als flichendeckendes Umwelt-
problem und ist ein Faktor fiir den Anstieg der Herz-Kreislauf-
Krankheiten [Bre 13]. Der volkswirtschaftliche Schaden von Larm
in der EU wird auf 40 Mrd. Euro pro Jahr geschatzt. 90% davon ent-
fallen auf den Strafenverkehr. Daher werden immer strengere
Richtlinien und Gesetze verabschiedet, um Anwohner von Haupt-
verkehrsstrafden vor Verkehrslarm zu schiitzen [BIG 13] [EU 05].

Fahrzeughersteller nutzen Komfort, Sportlichkeit und Design, um
ihre Marke und die Baureihen untereinander abzugrenzen [Rie 08]
[Hil 10] [Chi 12]. Als Mittel zur Abgrenzung von Komfort und Sport-
lichkeit gelten hauptsachlich die Abstimmung des Fahrwerkes, das
Ansprechverhalten und der Klang des Antriebsstranges. Schwin-
gungen und Gerdusche, die durch das Abrollen des Reifens auf der
Fahrbahn entstehen und durch das Fahrwerk oder die Lenkung in
die Fahrgastzelle libertragen werden, gelten jedoch als stérend und
schranken die Moglichkeiten zur Abstimmung des Fahrzeuges ein.
Abrollgerausche sollen daher soweit moglich reduziert werden. Zu-
satzlich beeinflussen Schwingungen und Gerdusche die Sicherheit,



Einleitung

da diese den Fahrer schneller ermiiden lassen [Kad 12] [Hil 10].
Das Abrollgerdusch des Reifens riickt trotz sehr erfolgreicher Re-
duktionen der letzten Jahrzehnte immer weiter in den Fokus von
Forschung und Entwicklung, denn die Gerdauschentwicklung von
anderen Larmquellen wie Motor und Fahrtwind sind durch Mo-
torddmmung und Kapselung und den Einsatz von Windkanalen
weitestgehend optimiert und treten durch den Ubergang zur Elekt-
romobilitat weiter in den Hintergrund [Gau 94] [Fiil 01] [Bri 07a]
[Chi 12]. Ein entscheidender Nachteil in Bezug auf das Optimie-
rungspotential des Abrollgerdusches ist die direkte Position des
Reifens in der Wirkkette zur Kraftiibertragung aller Antriebs-,
Brems- und Seitenfiihrungskrafte des Fahrzeugs auf die Fahrbahn.
Eine Isolation der Schwingungen durch weiche Lager wie am Motor
istim Fall des Reifens nur sehr eingeschrankt moglich, da das Fahr-
verhalten durch weiche Lenkerlager im Fahrwerk zu stark beein-
flusst wiirde. Mit steigendem Anteil von elektrifizierten Fahrzeu-
gen dominiert das Rollgerdusch des Reifens den Komfort und die
Larmemissionen eines PKWs im Betrieb noch stirker. Elektromo-
toren sind im Betrieb bis zu 20 dB(A) ruhiger als Verbrennungs-
kraftmaschinen, beziehungsweise weisen Elektromotoren eine
hochfrequente Schwingungsanregung auf, welche die Rollgerdu-
sche des Reifens nicht maskieren [Tsc 14].

Funktionen wie Notlaufeigenschaften von Reifen als Ersatz von Re-
serverddern werden von einigen Fahrzeugherstellern verlangt. Die
Trends zu Niederquerschnittsreifen fiir schoneres Design, Fiill-
druckerhéhung zur Kompensation hoherer Radlasten und weniger
Dampfung in den Gummimischungen zur Rollwiderstandsreduzie-
rung stehen in der Reifenentwicklung in direktem Zielkonflikt zur
Optimierung des Abrollkomforts [Hil 07]. Zeller [Zel 12] beschreibt
das Bestreben der Automobilhersteller, auch das Fahrwerk hin-
sichtlich des Gewichtes zu optimieren und steifere und leichtere
Radfithrungen einzusetzen. Dies begiinstigt jedoch die Ubertra-
gung der Schwingungen des Reifens tiber das steifere Fahrwerk in
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die Karosserie. Um den beschriebenen neuen und bestehenden An-
forderungen an Reifen und Fahrwerken zu begegnen, benétigt die
Reifen- und Fahrwerksentwicklung Werkzeuge, die es ermogli-
chen, die Reifen-Fahrwerkinteraktion so frith wie mdglich in der
Entwicklungsphase hinsichtlich des Schwingungsverhaltens beur-
teilen zu konnen. Die Werkzeuge und Methoden sollten es ermogli-
chen, objektiv Aussagen fiir den Gesamtfahrzeugkomfort und die
Gerduschemission machen zu kénnen.

1.1 Motivation der Arbeit

Das Schwingungsverhalten von Reifen wird in Forschung und Ent-
wicklung, wie in Kapitel 2 beschrieben, hauptsachlich an starren
Radfiithrungen untersucht. Auf diese Weise kann der Reifen isoliert
betrachtet werden und keine stérenden Einfliisse der Radfiihrung
verfilschen die Messergebnisse. Ergebnisse aus Messungen mit
starren Radfiihrungen eignen sich des Weiteren sehr gut, um Rei-
fenmodelle zu validieren, da eine starre Radftihrung in der Simula-
tion einfach dargestellt werden kann. Die Fahrkomfortbeurteilung
des Gesamtfahrzeugs in Versuch und Simulation anhand des iiber-
tragenen Gerauschpegels zeigt jedoch keine ausreichende Uberein-
stimmung, was Bella [Bell 10] auf die Reifenmodelle zuriickfiihrt.
Eine Ursache fiir die unzureichende Genauigkeit von Reifenmodel-
len kann die unterschiedliche Anbindung des Rades wahrend des
Versuches zur Parametrierung des Reifenmodells und der Validie-
rung am Gesamtfahrzeug sein.

In dieser Arbeit soll daher auch untersucht werden, ob es im Hin-
blick auf das Gesamtfahrzeug zielfithrend ist, das Schwingungsver-
halten von Reifen mit starren Radfiihrungen zu untersuchen. Es ist
ein hoher Aufwand, ein Reifenmodell durch Versuche an Reifen-
priifstainden unter Randbedingungen wie am Fahrzeug zu validie-
ren. Jedoch kénnen so die Effekte des nichtlinearen Verhaltens des
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Reifens eingehender untersucht und Riickschliisse auf die Materia-
lien bzw. Vorprodukte genauer eingegrenzt werden. Es soll geklart
werden, inwieweit eine Anbindung des Reifens am Priifstand mit
Freiheitsgraden ahnlich derer am Fahrzeug unterschiedliche Er-
gebnisse im Vergleich zu Versuchen mit starren Radfiithrungen her-
vorbringt. Es wird vermutet, dass sich aus den Freiheitsgraden in
bestimmten Frequenzbereichen gréfiere Amplituden der Schwin-
gungen ergeben und somit ein anderer Materialzustand des nicht-
linearen Werkstoffes Gummi einstellt. Dieser veranderte Material-
zustand ruft wiederum andere Schwingeigenschaften hervor, was
sich auf die Frequenzlage der Reifeneigenschwingungen auswirkt.
Es wird weiterhin untersucht, wie stark sich Variationen der Stei-
figkeiten bzw. in Verbindung mit den angebundenen Massen und
Dampfungen die mechanischen Impedanzen, in den Freiheitsgra-
den der Radfiihrung auswirken. Diese Untersuchungen geben eine
Moglichkeit zu beurteilen, in welchen Grenzen Schwankungen der
Steifigkeit von Lenkerlagern am Serienfahrzeug tolerierbar sind.
Andererseits kann beurteilt werden, wie robust die Giiltigkeit der
Reifenmodelle bei unterschiedlichen Randbedingungen ist.

1.2 Zielsetzung der Arbeit

Ziel dieser Arbeit ist die Konzeption einer Radfithrung mit Frei-
heitsgraden, die es erlaubt, Reifen unter Laborbedingungen an ei-
nem Innentrommelpriifstand mit Randbedingungen &hnlich wie
am Fahrzeug zu untersuchen. Dabei soll besonderes Augenmerk
auf Reproduzierbarkeit gelegt werden, indem zum Aufbau der Rad-
fiihrung soweit moglich nur Materialien mit linearem Verhalten
eingesetzt werden. Mit der neuen Radfiihrung sollen Versuche
durchgefiihrt werden, um den Einfluss verschiedener Parameter
auf das Schwingungsverhalten im komfortrelevanten Bereich
quantifizieren zu konnen.
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Die Bestimmung der einzelnen Schwingformen des Reifens ist auf-
grund der hohen Modendichte nicht trivial. Bei Messungen mit ei-
ner realen Radfiihrung kommen die Schwingformen der Radfiih-
rung hinzu, was die Bestimmung der Reifenschwingformen weiter
erschwert. Daher sollen neue Methoden entwickelt werden, welche
es erlauben, die Schwingformen des Reifens und der Radfiithrung
reproduzierbar bestimmen zu kénnen. Eine Modalanalyse der Rad-
fithrung, deren Ergebnisse genutzt werden, um die Genauigkeit des
FE-Modells zu optimieren, spielt dabei eine Hauptrolle. Der Einsatz
ausschliefilich linearer Werkstoffe flir die neue Radfiihrung ist eine
weitere Voraussetzung zur Anwendung der Modalanalyse.

Mit der neuen Radfiihrung und neuen Methoden zur Bestimmung
der Schwingformen von Reifen und Fahrwerk ist es dann méglich,
das Schwingungsverhalten von Reifen zusatzlich zu den bisher am
Innentrommelprifstand moéglichen Versuchen an einer Kraft-
schlussradfiihrung auch unter Randbedingungen dhnlich derer am
Fahrzeug zu untersuchen. Die Auswirkungen auf Schwingformen,
wenn Reifen an unterschiedlichen Fahrwerken eingesetzt werden,
koénnen dann am Priifstand abgeschatzt werden, bevor Prototypen
der Fahrwerke verfiigbar sind. Somit kdnnen Zielkonflikte in der
Entwicklung friihzeitig untersucht werden und Kopplungen kriti-
scher Schwingformen von Reifen und Fahrwerk abgesichert wer-
den.

Abschlief3end soll gepriift werden, in welcher Giite ein FE-Reifen-
modell in einer kommerziellen Simulationsumgebung (Abaqus
6.14) die Versuchsergebnisse widerspiegeln kann. Hierzu soll ein
Reifenmodell des Projektreifens sowohl an starre Randbedingun-
gen, als auch an ein FE-Simulationsmodell der elastischen Radfiih-
rung gekoppelt werden.
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1.3 Gliederung der Arbeit

Die Motivation und die sich daraus ergebenden Ziele dieser Arbeit
sind im ersten Kapitel beschrieben. In Kapitel zwei wird der Stand
der Wissenschaft und Technik beziiglich des Schwingungsverhal-
tens von Reifen und Radfiihrungen anhand von Literatur darge-
stellt. Dieses Kapitel wird von der Formulierung einer Arbeitshy-
pothese und einer Beschreibung des weiteren Vorgehens abge-
schlossen. Im dritten Kapitel werden die Priifmittel, Methoden und
Versuchsdurchfiihrung vorgestellt, die im Rahmen dieser Arbeit
eingesetzt werden. Zuerst wird der Innentrommelpriifstand des In-
stitutes fiir Fahrzeugsystemtechnik beschrieben. Anschlief3end
werden die Anforderungen der neuen Radfiihrung mit variabler
Eingangsimpedanz genannt und das Konzept der Konstruktion da-
raus abgeleitet. Es folgen die ndtigen schwingungstechnischen
Grundlagen, anhand derer die Datenerfassung, Auswertung und
eine neue Methode zur Identifikation der Schwingformen des Sys-
tems aus Reifen und Radfiithrung anhand von Reaktionskraften und
Beschleunigungen beschrieben werden. Die Grundlagen werden
hierbei, sofern moglich, so kurz wie moglich gehalten und an ent-
sprechenden Stellen im Aufbau der Arbeit eingefiihrt. Dadurch
werden Verweise auf ein separates Grundlagenkapitel vermieden,
um den Lesefluss nicht zu stéren. In Kapitel vier werden die Ergeb-
nisse der Versuche beschrieben und diskutiert.

Kapitel fiinf behandelt den Aufbau eines FE-Reifen-Rollge-
rauschmodells, welches anhand von Informationen aus der Litera-
tur aufgebaut und parametriert wurde. Hierzu ist es notig, zu Be-
ginn des Kapitels Grundlagen des Aufbaus von Reifen einzufiihren.
Dann werden Methoden beschrieben, wie Daten zur Parametrie-
rung des Modells zuganglich gemacht werden und wie das FE-Rei-
fen-Rollgerauschmodell daraus aufgebaut ist. Mit dem so entstan-
denen FE-Reifen-Rollgerduschmodell wird eine Sensitivitdtsana-
lyse der Materialdaten durchgefiihrt, um im Anschluss das Modell
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so zu optimieren, dass die Ergebnisse der Simulation den Messda-
ten aus Kapitel vier weitestgehend entsprechen. Abgeschlossen
wird die Arbeit durch eine Zusammenfassung und einen Ausblick
fiir weitere Forschungsfragen, welche sich unter anderem auch aus
dieser Arbeit ergeben.



Stand der Wissenschaft und der Technik

2 Stand der Wissenschaft und
der Technik

Reifen bilden das einzige Bindeglied des Fahrzeuges zur Fahrbahn.
Die Langskrafte zum Beschleunigen und Bremsen, die Querkrafte
zur Kurvenfahrt und die statischen und dynamischen Vertikal-
krafte werden durch die Kontaktflache zwischen Reifen und Fahr-
bahn, dem Reifenlatsch, iibertragen. Ein besonderes Augenmerk in
der Reifenentwicklung liegt in der Ubertragung dieser Krifte bei
unterschiedlichem Fahrbahnzustand wie trocken und nass. Bei
Winter- und Allwetterreifen sollen zusatzlich auch bei Schnee und
Eis ausreichend Krafte libertragen werden, um die Fahrzeugstabi-
litat zu gewahrleisten. Weiterhin sind 6konomische Aspekte wie
hohe Laufleistung und geringer Rollwiderstand Ziele des Entwick-
lungsprozesses. Spatestens seit der Einfithrung des Reifenlabels im
Jahre 2012 [EU 09], welches Kennzahlen beziiglich des Rollwider-
standes, des Nassgriffes und des Abrollgerdausches des Reifens dem
Kunden zugénglich macht, konnen 6kologische Aspekte nicht nur
bei der Erstausstattung eines Fahrzeuges, sondern auch im Ersatz-
markt vom Kunden beachtet werden.

Das Abrollgerausch wird laut Beckenbauer [Bec 08] und Braunig
[Bra 13] wesentlich von Strukturschwingungen des Reifens beein-
flusst. Das Abrollgerdusch riickt bei den Fahrzeugherstellern je-
doch erstin den Vordergrund, wenn zulassungsrelevante Zielwerte
bei der Vorbeifahrt liberschritten werden oder der Reifen auffillig
beziiglich des Komfortverhaltens in der Fahrgastkabine ist. Das
Komfortverhalten von Reifen wird in der Entwicklungsphase sub-
jektiv in Fahrversuchen meist in Verbindung mit anderen Eigen-
schaften [Lei 09] [Gut 14] abgesichert. Gute Schwingungskomfort-
eigenschaften werden hierbei von Fahrzeugherstellern vorausge-
setzt.
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Reifenhersteller untersuchen das Schwingungsverhalten von Rei-
fen aus verschiedenen Motivationen. Aus dem Schwingungsverhal-
ten kdnnen Riickschliisse auf die Qualitit und die Verarbeitung des
Reifens zerstorungsfrei gewonnen werden. Jedoch unterliegen die
Entwicklungsmethoden und vor allem alle Informationen, welche
die Materialmischungen betreffen, besonderer Geheimhaltung,
weshalb nur wenige Verodffentlichungen der Reifenhersteller zu
diesem Thema vorliegen.

In diesem Kapitel werden zuerst Reifenpriifmethoden eines Fahr-
zeugherstellers vorgestellt. Dann werden Vorgehen und Ergeb-
nisse aus veroffentlichten Forschungsprojekten zum Thema
Schwingungsverhalten von Reifen mit und ohne Interaktion zu
Radfiithrungen beschrieben, um daraus die Zielsetzung und Hypo-
these dieser Arbeit abzuleiten.

2.1 Ziele der Reifenentwicklung aus Sicht der
Fahrzeughersteller

Laut Leister [Lei 09] sind die wichtigsten Disziplinen in der Reifen-
entwicklung Laufleistung, Trocken- und Nassbremsen, Hochstge-
schwindigkeit und Rollwiderstand. Diese Gebrauchseigenschaften
koénnen wie in Abbildung 1 dargestellt in wirtschaftliche und tech-
nologische Aspekte unterteilt werden und wurden im Zeitraum von
beispielsweise 1975 bis 2000 erheblich verbessert. Gute schwing-
technische Reifeneigenschaften und das Rollgerausch spielen eine
untergeordnete Rolle, werden jedoch von Entwicklungsbeginn an
spezifiziert und subjektiv durch Testfahrer gepriift. Eine typische
Priifliste fiir Reifen enthdlt rund 50 Parameter. Diese betreffen Si-
cherheit-, Komfort-, Handling-, und 6konomische Aspekte.
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36m

Reifen 2000

Trockenbremsen

Reifen 1975

65m
Nassbremsen

0.9

210 km/h

Gebrauchs-
eigenschaften High Speed

Abbildung 1: Entwicklung der wichtigsten Reifeneigenschaften von
1975 bis 2000 nach [Sae 06]

Als wichtigste Prifung zum Komfort nennt Leister [Lei 09] die Fe-
derpresse, an der die vertikale Federsteifigkeit des Reifens statisch
bestimmt wird. Durch einen zusatzlichen Keil kann der Reifen auch
lateral eingefedert werden. Auf diese Weise kdnnen Aussagen zum
Abrollkomfort gemacht werden, da die Biegesteifigkeit des Giirtels
den Abrollkomfort stark beeinflusst. Zur Beurteilung des Reifenge-
rdusches werden Vorbeifahrtmessungen durchgefiihrt. Durch ei-
nen akustischen Kunstkopf in der Fahrgastzelle und Beschleuni-
gungssensoren am Fahrzeugboden und an der Sitzschiene werden
auch Riickschliisse auf Schwingungen im Fahrgastraum méoglich,
welche vom Reifen verursacht werden.

Einen umfangreichen Einblick in die subjektive Beurteilung des
Fahrverhaltens von Fahrzeugen gibt Heif3ing [Hei 02]. Auch hier ist
anhand der Vielzahl von Versuchen, mit denen auffillige Fahrzeuge
genau untersucht und beurteilt werden konnen, um die Mangel ge-
zielt abzustellen, zu erkennen, wie viele Maoglichkeiten die
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Auslegung von Fahrzeugen bietet und welche Zielkonflikte daraus
entstehen. Aus sechs Hauptkapiteln, in denen Fahrversuche zum
Anfahren, Bremsen, Lenken, Kurvenfahrt, Geradeausfahrt und
Fahrkomfort mit insgesamt 85 unterschiedlichen Versuchen be-
schrieben werden, betreffen nur zwei Versuche, Abrollkomfort und
Abrollgerausch, das Schwingungsverhalten von Reifen. Aus dem
Verhéltnis der Versuche insgesamt zu den hauptsdchlich vom
Schwingungsverhalten von Reifen abhédngigen Versuchen kann ab-
geleitet werden, welchen Stellenwert die Schwingungscharakteris-
tik von Reifen unter vielen zu erfiillenden Anforderungen beziiglich
des Gesamtfahrzeuges einnimmt. Trotzdem muss diese Disziplin
gepriift werden, da ein auffilliges Abrollgerdausch sofort vom Kun-
den wahrgenommen wird und wahrend einer Probefahrt die Kau-
fentscheidung beeinflusst. Zum Versuch Abrollkomfort werden
laut Heifding die fiihlbaren Vibrationen von 4 bis 20 Hz untersucht.
Die Abrollakustik umfasst den Frequenzbereich von 30 bis 300 Hz.
Flr die Ziele dieser Arbeit ergibt sich laut Heif3ing somit der Fre-
quenzbereich von 4 bis 300 Hz.

In der drei- bis vierjahrigen Entwicklungszeit werden Reifen-Pro-
totypen in verschiedenen Entwicklungsstufen durch subjektive
Fahrversuche beurteilt [Pie 11]. Subjektive Untersuchungen unter-
liegen jedoch Einschrankungen beziiglich der Anzahl von Versu-
chen in einer Testreihe und der Vergleichbarkeit von verschiede-
nen Testreihen. Es muss ein hoher Aufwand betrieben werden, um
Effekte resultierend aus unterschiedlicher Erwartungshaltung,
Wahrnehmung, Erfahrung, Tagesform und auch Ermiidung der
Testfahrer zu vermeiden [Mei 00]. Eine objektive Beurteilung an-
hand reproduzierbar gemessener Parameter ist daher wiinschens-
wert. Hierzu werden messbare Grofden benotigt, die Komforteigen-
schaften von Reifen so genau wie moglich charakterisieren. Dieser
Wunsch konnte bisher nicht ausreichend erfiillt werden, so dass
die Reifenbeurteilung weiterhin am Gesamtfahrzeug durch ge-
schulte Testfahrer durchgefithrt wird. Diese Methode ist laut
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Hilscher [Hil 10] und von Meilgaard [Mei 00] bereits angedeutet,
sehr aufwendig, da sich ein Zielkonflikt aus dem Bestreben ergibt,
einerseits moglichst viele Reifen in einer Testserie zu beurteilen,
um ein Ranking dieser zu erstellen, andererseits die Konzentration
des Testfahrers nachldsst und er nur eine beschréankte Anzahl an
Versuchen pro Serie durchfiihren kann. Die Vergleichbarkeit von
verschiedenen Testserien ist trotz des Einsatzes von Referenzrei-
fen eingeschrankt, da es bei der Vielzahl an Beurteilungen den Test-
fahrern nicht moglich ist, sich das Komfortverhalten von Reifen
exakt zu merken. Der Testfahrer vergibt zur Beurteilung beispiels-
weise vier Noten, welche die Anregung, die mechanische Damp-
fung, das Rollgerdusch und die akustische Dampfung betreffen
[Hil 10]. Hilscher ist es gelungen, die Subjektivnote der Anregung
mittels statistischer Regressionsanalyse aus der Vertikalkraft an ei-
ner starren Radfiihrung zu erklaren. Fiir die weiteren drei Diszipli-
nen wurde jedoch keine ausreichende Korrelation zu Parametern
aus Messungen am Priifstand gefunden. Erst wenn Beschleuni-
gungswerte der Sitzschiene aus Fahrversuchen hinzugezogen wer-
den, kénnen verlassliche Erklarungsgrade fiir die restlichen drei
Disziplinen erreicht werden. Ein Ziel ist es jedoch, den Komfort des
Reifens schon beurteilen zu kénnen, bevor ein Prototyp des Fahr-
zeuges oder der Radfiihrung zur Verfiigung steht. Es besteht also
das Bediirfnis, schon im frithen Entwicklungsstatus eine geeignete
Methode zur Komfortbeurteilung zu haben. Hierzu stellt Hilscher
[Hil 10] fest, dass die Vertikalkraft in der Radnabe eine signifikante
Grofde darstellt, um den Abrollkomfort beurteilen zu kénnen. Die
Frequenzlage und Dadmpfung von Radeigenschwingungen zeigen
laut Hilscher keine Korrelation zum Abrollkomfort. Hilscher be-
schreibt weiterhin den Einsatz einer realen Radfiihrung am Priif-
stand um Komfortbeurteilungen durchzufithren. Den erhdhten
Aufwand von Versuchen mit realen Radfiihrungen gegeniiber den
geringfiigig unterschiedlichen Ergebnissen mit Versuchen an star-
ren Radfiihrungen hélt er jedoch fiir nicht gerechtfertigt.
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2.2 Forschungsprojekte zum
Schwingungsverhalten von Reifen

Wie in der Einleitung beschrieben, wichst der Anteil des Reifen-
Rollgerdusches am Verkehrslarm trotz signifikanter Reduzierung
am einzelnen Reifen stetig, da das Verkehrsaufkommen immer
starker zunimmt. Im Jahr 1999 wurde der Forschungsverbund
,Leiser Verkehr” gegriindet, welcher drei Verbundprojekte ,Leiser
Strafdenverkehr 1-3“ initiiert und durchgefiihrt hat [BAS 04] [BAS
11] [BAS 17]. Das Augenmerk richtet sich hierbei auf das Reifen-
Rollgerausch, wobei auch Forschungsanstalten fiir Strafien einge-
bunden sind. Dies ist zielfithrend, da die Gestaltung der Fahrbahn-
oberflache das Reifen-Rollgerdusch stark beeinflusst. Eine Disser-
tation aus diesem Projekt wurde von Brinkmeier [Bri 07a] verfasst.
Er hatin seiner Arbeit ein Finite Elemente Modell (FE-Modell), wel-
ches das stationdre Rollen des Reifens abbildet, entwickelt. Dieses
Modell kann Brinkmeier jedoch nur am stehenden Rad validieren,
da er am rollenden Reifen nur auf die Reaktionskréfte an der Rad-
nabe zuriickgreifen konnte. Die Strukturdynamik an der Reifen-
oberflache, die laut Brinkmeier fiir die Akustik sehr wichtig ist,
konnte nicht gemessen werden. Diesen Mangel bedauert er aus-
driicklich, da er die Herausforderung guter FE-Reifenmodelle nicht
in der Darstellung von Materialverhalten und Geometrie sieht, son-
dern in der Verfiigbarkeit von Versuchsergebnissen zur Validie-
rung. Chiarello [Chi 12] kniipft an die Arbeit von Brinkmeier an. Sie
tiberfiihrt das FE-Reifenmodell in ein modales Modell, welches von
einem Fahrzeughersteller fiir die Beurteilung des Innengerdusches
am Gesamtfahrzeug eingesetzt wird. Die Parametrierung des Mo-
dells wurde mit Ergebnissen von Ausrollversuchen (80-20 km/h)
an einer starren Radfiihrung durchgefiihrt.

Kaliske [Mue 14] sowie Brinkmeier [Bri 07a] und Bekke [Bek 10]
sehen den Flaschenhals bei der Simulation von Reifen durch FE-
Modelle nicht mehr in den Rechenzeiten. Auch grof3e, nichtlineare
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Modelle kénnen in angemessener Zeit berechnet werden. Jedoch ist
eine korrekte Bedatung der nichtlinearen Materialmodelle ent-
scheidend, weshalb Kaliske [Mue 14] von der Industrie fordert,
mehr Wissen im Grundlagenbereich zu veroffentlichen, um ge-
meinsame Forschung betreiben zu konnen.

Einen umfassenden Einblick in die Entwicklung von Reifenmodel-
len und deren Parametrierung gibt Wheeler [Whe 05]. Er be-
schreibt die Entwicklung von sehr groben aber effektiven FE-Rei-
fenmodellen der 80ger Jahre, die zur Vorhersage von Laufleistung,
Handling und Bremsverhalten eingesetzt werden. Fiir diese Mo-
delle sind laut Wheeler nur die ersten Eigenfrequenzen gemessen
an starren Radfithrungen mit und ohne Radlast ndtig. Diese Mo-
delle bestehen aus Feder-Masse-Systemen zur Simulation der Sei-
tenwand und einem flexiblen Ring zur Darstellung des Giirtels. FE-
Reifenmodelle enthalten die Geometrie, Kontaktbedingungen, in-
nere Reibung und das Materialverhalten der verschiedenen Werk-
stoffe eines Reifens. Die grofdte Herausforderung besteht hierbei,
die nichtlinearen Materialeigenschaften mit Dampfung darzustel-
len. Wheeler betont weiterhin, dass das Schwingungsverhalten ei-
nes Reifens stark abhdngig von dem Druck, der Radlast, der Anbin-
dung des Rades und des Rollzustandes ist. Er betont jedoch die Vor-
zlige einer starren Radfiihrung, da hiermit keine Masseneffekte
beachtet werden miissen und der Reifen ohne Aufstandsflache als
ideal achsensymmetrische Struktur angesehen werden kann.
Starre Randbedingungen des Rades im Versuch lassen sich zusatz-
lich sehr gut in FE-Modellen darstellen.

Wheeler fiihrt des Weiteren eine Konvention ein, um Schwingfor-
men von Reifen systematisch zu benennen, welche in der Literatur
tiberwiegend Anwendung findet. Die Benennung setzt sich wie in
Abbildung 2 dargestellt aus zwei Teilen in der Form [c,m] zusam-
men. c ist der zylindrische Index und enthalt die Information, wie
der Giirtel des Reifens aus lateraler Sicht schwingt. c=0 steht fiir
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keine Bewegung, c=1 fiir eine Starrkdérperschwingung, c=2 fiir die
erste Biegeschwingung. Fiir die zweite Biegeschwingung nimmt ¢
den Wert 3 an und wird mit jeder weiteren Ordnung entsprechend
erhoht. Der zweite Index m charakterisiert die Schwingformen des
Reifens anhand des Giirtelquerschnittes. m=0 kennzeichnet eine
radiale Translation. Fiir eine radiale Rotation nimmt m den Wert 1
an. Die erste Biegeschwingung des Giirtels wird mit m=2 gekenn-
zeichnet und mit jeder weiteren Biegung des Giirtels wird m ent-
sprechend erhoht. Wheeler beschreibt anhand dieser Konvention
die Ergebnisse der Simulation eines starr gekoppelten, unbelaste-
ten Reifens der Dimension 235/75R17. Der Reifen weist mit 22 Mo-
den bis 150 Hz eine fiir Reifen tibliche, hohe Modendichte auf. Im
Schnitt berechnet die Simulation pro 5 Hz eine Reifenschwingform,
jedoch weifst Wheeler darauf hin, dass im rollenden Zustand durch
den Latsch hauptsachlich Moden in Vertikal- und Fahrtrichtung an-
geregt werden, weshalb im Versuch mit einem rollenden, belaste-
ten Reifen nicht alle Moden auftreten.

O Cylindrical
Index: ¢

Grundzustand Starrkérperbewegung [1,m] Erste Gurtelbiegung in
Gartel in Draufsicht Umfangsrichtung [2,m]
_—
a
i Meridional
Index: m
-
Grundzustand Radiale Radiale 1 2.
des Girtel- Translation Rotation Biegung Biegung

querschnitts [c.,0] [c,1] [e.2] [¢.3]

Abbildung 2: Konvention zur Benennung der Schwingformen von
Reifen [Whe 05]

Kindt [Kin 08a] untersucht Reifen im rollenden Zustand an einer
starren Radfiihrung. Wie in Abbildung 3 dargestellt, besteht der
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Aufbau aus zwei aufeinander abrollenden Glattreifen, wobei einer
zur Anregung der Reifenmoden mit einer Schlagleiste versehen ist
und am anderen die Vibrationen an der Oberflache von Laufstrei-
fen und Seitenwand beriihrungslos mit einem Laser-Doppler-
Vibrometer (LDV) gemessen werden.

' . 1: test tyre 4: electric motor
{ | 2: driven tyre 5: cast iron block
$ 3: cleat 6: flexible cleat fixation

Abbildung 3: Versuchsaufbau mit zwei Reifen [Kin 08a]

Zusatzlich werden die Reaktionskréfte in der Radnabe aufgezeich-
net. Die Ergebnisse von 58 Messpunkten der Lauffliche und 31
Messpunkten an der Seitenwand lassen bis 500 Hz auf die gleichen
Reifenschwingformen schlief3en, weshalb Kindt nur die Ergebnisse
der Messpunkte an der Lauffliche vorstellt. Auf diese Weise kann
Kindt einen signifikanten Unterschied der Frequenzlagen der
Schwingformen zwischen stehendem und rollendem Reifen nach-
weisen. Eine Geschwindigkeitsvariation (17 km/h; 28,3 km/h)
bringt jedoch nur geringe Unterschiede in der Frequenzlage von
Reifenschwingungen. Des Weiteren stellt Kindt fest, dass einige
Schwingformen nicht stationar sind, also nicht in Form von stehen-
den Wellen gemessen werden konnen. Dies begriindet er aus einem
Phasenverzug der 20 gemittelten Versuche einer Messung. Dieser
Phasenverzug wird durch die Rotation des Reifens begriindet und
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von Lee et al [Lee 15] genauer untersucht, wie spater in diesem Ka-
pitel beschrieben wird. Kindt bestimmt 9 Moden von 79 Hz bis
200 Hz (Abbildung 4), wobei es sich hauptsidchlich um vertikale
Moden handelt, was bei der Anregung durch eine Schlagleiste er-
wartet wurde. Kindt stellt eine hohe Korrelation der Ergebnisse aus
den Messungen mit dem LDV und den Reaktionskraften an der Rad-
nabe fest.

(IO

(1,0) vert: 79.4 Hz/ 2.4 % (2,1)extr :885Hz/24% (2,0)0 : 101.9Hz/4.1 %

| N /Y

X
(2,0)extr: 1131Hz/34% (3,000:127.6 Hz/ 2.5 % (3,0) extr: 141.3 Hz /3.1 %

211

Lo

(4,0)0:156.0 Hz/ 3.3 % (4,0) extr: 169.6 Hz/2.9%  (5,0) extr: 199.5Hz/2.8 %

N

Abbildung 4: Schwingformen eines Reifens nach Kindt [Kin 08]

Kindt nutzt zur Darstellung der Schwingformen von Reifen die von
Wheeler eingefiihrte Namenskonvention als Grundlage. Ein mit
Radlast belasteter Reifen bildet jedoch einen Latsch aus, weswegen
der Reifen nicht mehr symmetrisch ist. Diese Stéorung der Symmet-
rie verursacht, dass einige Schwingformen des unbelasteten
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Reifens unter Radlast in zwei Schwingformen aufspalten, wie am
Beispiel der [4,0] 0 und [4,0] extr in Abbildung 4 zu sehen ist. Am
unbelasteten Rad tritt nur eine [4,0]-Mode auf. Um die aufgespalte-
nen Schwingformen unterscheiden zu kénnen, fiithrt Kindt die Zu-
satze ,0“ und ,extr” zur Bezeichnung der Schwingformen nach
Wheeler ein. Als Referenz fiir diesen Zusatz gilt der Hochpunkt des
Reifens gegeniiber dem Latsch. Wenn die ausgefiihrte Schwingform
an diesem Referenzpunkt einen Knoten aufweist, wird der [c,m]-
Bezeichnung,0“ hinzugefiigt. Wenn am Referenzpunkt ein Extrema
vorliegt ,extr”. Eine Ausnahme bildet die [1,0] ,vert”, welche eine
Starrkorperschwingung ist und somit keine Knoten oder Extrema
vorliegen.

Kindt wirkte nach der Zeit an der KU Leuven als Mitarbeiter von
Goodyear von 2010 bis 2014 am Tire-Dyn-Projekt als Teil des EU
Seventh Framework Programm mit. Die Ergebnisse des For-
schungsprojektes wurden unter anderem in den Veroéffentlichun-
gen von Vercammen et al [Ver 12], Diaz et al [Dia 12] und Lee et al
[Lee 15], [Lee 16] publiziert, wobei Kindt jeweils als Koautor mit-
wirkte. Die Veroffentlichungen beziehen sich auf die Simulation
und Messung von komplexen Eigenmoden, worauf Kindt 2009 hin-
gewiesen hatte, diese aufgrund der eingesetzten Technik aber nicht
genauer untersuchen konnte. Im Folgenden werden die Ergebnisse
dieser Veroffentlichungen genannt und weiterer Literatur gegen-
libergestellt, um einen Einblick in die Komplexitidt schwingungs-
technischer Phanomene von Reifen hervorzuheben und den Inter-
pretationsspielraum von NVH-Messdaten aufzuzeigen.

Reifenmoden des unbelasteten, rotationssymmetrischen Reifens
spalten durch die Abplattung im Latsch bei Aufbringen einer Rad-
last durch die Symmetriestérung auf. Dieser Effekt verstarkt sich
mit Erhohung der Geschwindigkeit, wenn sich der Reifen dreht. Be-
griindet wird dies durch die Vermutung, dass eine der beiden Rei-
fenschwingformen nach der Aufspaltung in Drehrichtung mit dem
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Reifen rotiert und die andere Reifenschwingform entgegengesetzt
der Drehrichtung. So wird die entsprechende Anderung der Fre-
quenzlage durch den Dopplereffekt erklart. Vercammen [Ver 12]
hat diese Hypothese anhand von Versuchen mit einem Beschleuni-
gungssensor, welcher von innen auf die Laufflache des Reifens ge-
klebt wurde, bestdtigt. Die Ergebnisse zeigen jedoch, dass die
Schwingformen mit fallender Frequenzlage bei steigender Ge-
schwindigkeit, also gegen die Rollrichtung drehend, deutlich besser
gemessen werden konnen, als die mitdrehenden. Diaz berichtet in
[Dia 12] von einem Simulationsmodell, dass den Sachverhalt aus
[Ver 12] sehr gut numerisch erklaren kann und auch nach der bis-
herigen Literatur plausibel ist. Hierzu setzt Diaz ein FE-Reifenmo-
dell ein, fiir das er Geometriedaten und nichtlineare Materialmo-
delle vom Reifenhersteller bekommen hat, welche jedoch nicht ver-
offentlicht wurden. Trotzdem wird durch die Veréffentlichung
gezeigt, wie leistungsfahig FE-Reifenmodelle bei sehr guter Daten-
basis sind.

Lee wendet eine Methode, welche sich bei der Untersuchung von
komplexen Moden an rotationssymmetrischen, drehenden Bautei-
len bewahrt hat, an. Er beschreibt ein Simulationsmodell und Ver-
suche in [Lee 15]. Dabei hebt er vor allem die iterative Verkniipfung
von Simulation und Versuch hervor, die bei schwingungstechni-
schen Untersuchungen von Reifen tiblicherweise praktiziert wird.
Dazu bedient er sich einem flexiblem Ringmodell dhnlich dem aus
[Kin 09], jedoch kann dieses die Abplattung im Latsch nicht darstel-
len, weshalb der Ansatz in Frage zu stellen ist. Trotzdem gelingt es
ihm, die Messdaten anhand eines von ihm modifizierten Komple-
xen-Modalen-Transfer-Verfahrens (CMT-Verfahrens) derart aus-
zuwerten, dass die Messdaten dem Simulationsmodell und umge-
kehrt entsprechen. Auch hier zeigt sich, dass die gegen die Rotati-
onsrichtung drehenden, komplexen Reifenmoden besser zu
messen sind, als die mitdrehenden. Da die Differenz der Frequenz-
lagen der aufgespalteten Moden sehr grof ist, sind die Ergebnisse
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im Vergleich zu weiterer Literatur jedoch nicht plausibel. Bei Rei-
fen treten durch die Abplattung im Latsch und die nichtlinearen
Werkstoffe weitere Phanomene auf, die Lee nicht in die Simulation
einfliefRen lasst. Die Ergebnisse von Lee, welche anderen Quellen
widersprechen, zeigen, dass die Phanomene am abrollenden Reifen
noch nicht erschopfend erforscht sind. Brinkmeier beschreibt 2007
[Bri 07b], dhnliche Effekte, die Unterschiede beziiglich der Fre-
quenzlagen aufgespalteter Moden sind jedoch deutlich geringer. Es
ergibt sich ein geringerer Abfall der Frequenzlagen bei Erhéhung
der Geschwindigkeiten. Diese Beobachtung ist deutlich 6fter in der
Literatur beschrieben. Die kleinere Frequenzabhangigkeit von der
Geschwindigkeit kdnnte nun jedoch auch durch viele weitere Ef-
fekte erklart werden, welche spéater in diesem Kapitel anhand der
Ergebnisse von Grollius eingefiihrt werden. Allgemein gilt bei der
schwingungstechnischen Untersuchung von Reifen, dass mehrere
Phdnomene aus Versuch und Simulation durch verschiedene Para-
meter sowohl aus dem Materialverhalten, als auch aus den Rand-
bedingungen wie Geschwindigkeit, Radlast, Innendruck und weite-
ren Parametern erklart werden konnen. Aus diesem Sachverhalt
ergibt sich eine gewisse Unsicherheit in der Interpretation der Ver-
suchsergebnisse von Messungen am rollenden Rad und vor allem
Diskussionsbedarf, welcher die Reifenforschung und Entwicklung
noch sehr lange interessant halten wird.

Grollius [Gro 13] beschreibt die Erstellung eines reduzierten FE-
Reifenmodells und Versuche am Innentrommelpriifstand des Insti-
tutes fiir Fahrzeugsystemtechnik am KIT. Eine verblockte Kraft-
schluss-Radfiihrung (in Abbildung 7 ohne Verblockung darge-
stellt), welche einer starren Radfiihrung nahekommt, dient den
Versuchen zur Validierung des Modells. Hierzu fasst sie zuerst sehr
detailliert den Aufbau und die Eigenschaften des Systems Reifen-
Hohlraum-Rad zusammen und beschreibt dabei vor allem das kom-
plexe Verhalten des Reifens im Betrieb ausfiihrlich. Hauptsachliche
Eigenschaften der Reifenmaterialien, welche bei der Interpretation
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von Messdaten und der Erstellung von Simulationsmodellen beach-
tet werden miissen, sind das viskoelastische Verhalten des Gum-
mis, welches eine Temperatur-, Frequenz-, Deformationsamplitu-
den- und Zeitabhidngigkeit aufweist. Die Temperaturabhéngigkeit
wird entscheidend von der Glasiibergangstemperatur des Gummis
beeinflusst. Unterhalb der Glasiibergangstemperatur verhalt sich
Gummi fest und sprode. Oberhalb dieser sind deutlich geringere E-
Moduln zu erwarten und das Gummi kann grof3e Verformungen er-
tragen. Die Frequenzabhdngigkeit ist liber das William-Landel-
Ferry-Gesetz (WLF) [Will 55] mit der Temperaturabhangigkeit ge-
koppelt. Allgemein gilt, dass hohe Frequenzen bei fest gehaltener
Temperatur ein steiferes Verhalten des Gummis hervorrufen, wah-
rend Gummi unter dem Einfluss kleiner Frequenzen weich ist. Die
Zeitabhéngigkeit als dritte Eigenschaft der viskoelastischen Mate-
rialien charakterisiert das Verhalten bei Krafteinwirkung. Eine
schnelle Krafteinwirkung bewirkt, dass sich Gummi starr verhalt,
wahrend Kriechvorgdnge im Gummi nach langerer Krafteinwir-
kung entfestigend wirken und das Gummi nachgeben lassen. Neben
den viskoelastischen Eigenschaften beschreibt Grollius des Weite-
ren Entfestigungseffekte, wie den Payne-Effekt, der von der Parti-
kelgrofde und dem Anteil von Fiillstoffen wie Rufd im Gummi abhén-
gig ist und eine Abhdngigkeit der Deformationsamplitude der Rei-
fenmaterialien verursacht. Fiillstoffpartikel entfernen sich durch
die Dehnung des Elastomers voneinander, so dass elektrische Bin-
dungskrafte zwischen diesen erheblich reduziert werden, was die
Entfestigung hervorruft. Dieser Effekt regeneriert je nach Tempe-
ratur innerhalb von kurzer Zeit (wenigen Sekunden) und kann fiir
eine Anderung der Festigkeit des Reifengummis in Abhingigkeit
der Drehgeschwindigkeit des Reifens verantwortlich sein. Bei ge-
ringer Geschwindigkeit ist die Regeneration bis zum wiederkeh-
renden Eintritt des Gummis in den Latsch und der daraus resultie-
renden Verformung grofitenteils abgeschlossen, wahrend dies bei
hohen Geschwindigkeiten immer weniger der Fall ist. Des Weiteren
entfestigt das Reifenmaterial bei zyklischer Verformung durch den

22



Stand der Wissenschaft und der Technik

so genannten Mullins-Effekt, welcher durch die dauerhafte Zersto-
rung von schwachen physikalischen Bindungen innerhalb des
Gummis erklart wird. Den dauerhaften und von der Drehgeschwin-
digkeit des Reifens abhdngigen Entfestigungseffekten steht eine
Versteifung des Reifens durch eine hohere Vorspannung durch die
Zentrifugalkrafte bei hoheren Drehgeschwindigkeiten entgegen.
Welcher Effekt die Abhdngigkeit der Drehgeschwindigkeit starker
beeinflusst hdngt von der Gummimischung ab und kann nicht all-
gemein fiir Reifen quantifiziert werden.

Grollius identifiziert die Eigenschwingungen des Reifens anhand
der Reaktionskrafte und Momente (Fx, Fy, Fz, Mz) des Rades ge-
messen an der Messnabe der Radfithrung des Innentrommelpriif-
standes. Auf diese Weise konnen sechs Reifenschwingungen und
zwei Hohlraumschwingungen der Luft im Reifen in Vertikal- und
Langsrichtung, auch Cavity- oder Torusmode genannt, bestimmt
werden. Anhand dieser Schwingformen wird der Einfluss des Rei-
fenfiilldrucks, der Radlast, des Fiillgases, der Fahrbahnrauigkeit
und des Reibbeiwertes untersucht. Die umfassenden Ergebnisse
dienen der Erstellung und Validierung eines Reifen-Hohlraum-
Rad-Rollgerauschmodells, in dem auch die Anregung durch die
Fahrbahn berticksichtigt ist. In der Arbeit werden umfangreiche
Methoden, Reifenmodelle durch Versuchsdaten zu parametrieren
vorgestellt. Es bleibt die Frage, Versuche unter welchen Randbe-
dingungen hierzu durchgefiihrt werden sollten. Hierzu empfiehlt
Grollius im Ausblick das entwickelte Reifenmodell an realen, gut
modellierten Radfithrungen zu validieren.

Bereits im Jahr 2003 berichtet Saemann [Sae 03] von der Entschei-
dung des Reifenherstellers Continental, die Laservibrometrie wie
in [Kin 08a] [Lee 15] und [Bra 14] nicht bei der Untersuchung rol-
lender Reifen einzusetzen. Die Entscheidung beruht hauptsachlich
auf okonomischen Griinden, da der Prozess, die einzelnen Mess-
punkte am Reifen zusammenzufassen sehr zeitaufwandig ist.
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Zusatzlich verursacht der Phasenverzug der komplexen Reifenmo-
den Fehler in der Darstellung der Muster der Schwingformen, da
nicht jeder Messpunkt zum gleichen Zeitpunkt gemessen werden
kann und die Muster der Schwingformen wegen den oben beschrie-
benen komplexen Eigenmoden verschmieren. Saemann erwahnt
auch die Moglichkeit, kleine Flachen mit Scanning-Vibrometern zu
untersuchen, wobei die gekriimmte Oberflache des Reifens wiede-
rum Fehler in der Phase und auch in der Amplitude der Messsignale
verursacht. Saemann stellt stattdessen das Verfahren der akusti-
schen Holografie zur Reifenuntersuchung vor. Hierzu wird ein Ar-
ray aus 176 Mikrofonen verteilt an fiinf Seiten (alle Richtungen au-
er unten wegen der Trommel) um den Reifen eingesetzt, um die
Schwingformen eines rollenden Reifens zu untersuchen. Dieses
Verfahren hat den grofden Vorteil, keinen Einschrankungen beziig-
lich der Abrollgeschwindigkeit des Reifens zu unterliegen. Sae-
mann betont, dass das Abrollgerdusch des Reifens im Geschwindig-
keitsbereich von 50 bis 140 km/h das Gesamtgerdusch am Fahr-
zeug dominiert. Da gerade geschwindigkeitsabhidngige Phdnomene
des Reifens untersucht werden sollen, ist die Unabhangigkeit des
Verfahrens von der Geschwindigkeit ein grofier Vorteil. Dieser
wird jedoch dadurch relativiert, dass am rollenden Rad durch das
Mikrofonarray keine Richtung der Schwingungen aufgeldst werden
kann, was die Bestimmung der Schwingformen erschwert. Hier be-
hilft sich auch Saemann der Simulation und stellt gute Korrelation
mit den Versuchen fest.

Braunig et al. [Bra 14] untersuchen das Schwingungsverhalten von
Reifen an drei unterschiedlichen Priifstdnden. Fiir die Versuche
kommt ein Vier-Stempel-Shakerpriifstand zur Untersuchung des
belasteten, stehenden Rades am Gesamtfahrzeug zum Einsatz. Ver-
suche am belasteten, rollenden Rad werden an einem Aufdentrom-
melpriifstand mit Anregung durch Schlagleisten durchgefiihrt, wo-
bei eine starre Radfiihrung und eine reale Radaufhdngung zum Ein-
satz kommen (Abbildung 5). In der Verdffentlichung wird
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zusatzlich zum Einfluss des Schwingungsverhaltens von Reifen auf
Sicherheit, Fahrkomfort und Effizienz die Moglichkeit eine indi-
rekte Druckkontrolle durch eine Anderung des Schwingungsver-
haltens beschrieben, welche im Raddrehzahlsignal erkannt werden
kann und mit den 3D-Laser-Vibrometer-Messungen korreliert.

Abbildung 5: Untersuchung der Reifenschwingungen [Bri14]

Die Reifenschwingungen werden mit einem 3D-Laser-Vibrometer
am drehenden Rad unter verschiedenen Randbedingungen unter-
sucht. Ein Versuch auf glatter Stahltrommel bei 30 km/h wurde zur
Validierung eines FE-Reifenmodells genutzt, indem die Frequenz-
lagen zweier Schwingformen verglichen werden. Die Ergebnisse
zeigen, dass die Frequenzlagen der Schwingformen des Reifens gut
gemessen werden konnen. Die Identifikation von Schwingformen
istanhand der Messergebnisse jedoch nicht eindeutig moglich, erst
wenn die Ergebnisse der Simulation zusatzlich in die Auswertung
einbezogen werden. Im Ausblick wird ausdriicklich auf die hohe
Herausforderung hingewiesen, Reifenschwingformen am rollen-
den Rad mit einem 3D-Laser-Vibrometer zu identifizieren. Mecha-
nische Ersatzmodelle von Reifen sollen helfen, die Wirkmechanis-
men von Reifenschwingungen besser zu verstehen, um dann wie-
derum die Messergebnisse besser interpretieren zu kénnen und
letztendlich neue Methoden wie die indirekte Druckkontrolle absi-
chern zu konnen. Da 3D-Vibrometer aufgrund des Messverfahrens
nur bis ca. 30 km/h zu Untersuchungen am rollenden Reifen geeig-
net sind, ist eine weitere Methode nétig, um den

25



Stand der Wissenschaft und der Technik

Geschwindigkeitseinfluss an rollenden Reifen untersuchen und
besser verstehen zu kdnnen.

2.3 Forschungsprojekte zur Interaktion von
Rad und Radfiihrungssystemen

Kido [Kid 99] untersucht das Ubertragungsverhalten des Abrollge-
rausches von Reifen durch ein MacPherson-Federbein in die Fahr-
gastzelle in der Frequenzlage von 130 bis 160 Hz. Hierzu erstellt er
ein FE-Modell des Reifens, leitet daraus ein modales Modell ab und
koppelt das modale Modell des Reifens an ein FE-Modell des
MacPherson-Federbeines. Die Untersuchung wurde nicht am Fahr-
zeug durchgefiihrt, sondern an einem Priifstand, in dem die Spur-
stange und das Federbein starr angekoppelt wurden. Die Untersu-
chung am Priifstand war notwendig, um definierte Randbedingun-
gen fiir die Simulation zu erhalten. Das Ergebnis zeigt eine hohe
Ubereinstimmung von Simulation und Versuch. Anhand der Simu-
lation konnte nun eine Mode des Reifens ([2,1] nach der Benen-
nung von Wheeler) bestimmt werden, die das Fahrwerk im Bereich
einer lateralen Resonanz anregt. Aus der Ubereinstimmung von
Anregungsfrequenz des Reifens und Resonanzfrequenz der Rad-
fiihrung ergibt sich eine Amplitudeniiberh6hung, welche bis in die
Fahrgastzelle tibertragen wird und dort hérbare Schwingungen
verursacht. Aus dieser Erkenntnis konnten Optimierungsmafinah-
men abgeleitet werden. Durch eine Versteifung des Lenkerlagers
des unteren Lenkers in lateraler Richtung konnte eine signifikante
Verbesserung des Innengerausches erreicht werden, indem die Re-
sonanzfrequenz des Fahrwerkes aus dem Bereich der Anregungs-
frequenz des Reifens verschoben wurde. Es konnte gezeigt werden,
dass das Rad nicht unabhingig vom Fahrwerk betrachtet werden
kann, wenn die Schwingungscharakteristik des Abrollgerauschs,
welches in die Fahrgastzelle tibertragen wird, beurteilt werden soll.
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Swayze [Swa 99] gibt grobe Empfehlungen, wie ein Fahrwerk aus-
gelegt werden soll und welche Parameter das Schwingungsverhal-
ten des Fahrwerks besonders beeinflussen. Hierbei stellt er zwei
unterschiedlich fein aufgeloste Viertelfahrzeugmodelle vor, die an-
schaulich zeigen, welche Bauteile eines Fahrwerkes in welchen
Frequenzbereichen schwingen. Die Viertelfahrzeugmodelle wer-
den genutzt, um mit DOE-Methoden (Design of Experiments) die
einflussreichsten Eigenschaften von Bauteilen eines Fahrwerks zu
identifizieren. Swayze stellt fest, dass eine moglichst schwere Rad-
fiihrung in Kombination mit einem maoglichst weichen Reifen die
besten Ergebnisse beziiglich des Schwingungsverhaltens liefern
wiirde, was theoretisch plausibel ist, jedoch dem Bestreben der
Fahrzeughersteller widerspricht, das Fahrzeuggewicht zu reduzie-
ren und ein gutes Ansprechverhalten des Reifens zu erzielen. Somit
empfiehlt Swayze, die Aufbauddmpfung und Reifendampfung zu
erhohen, da diese Parameter in keinem zu starken Zielkonflikt zum
Rollwiderstand stehen. Die Veroffentlichung erlaubt einen Einblick
in die komplexe Auslegung der Interaktion von Reifen und Fahr-
werk und deren Zielkonflikte.

Ergebnisse zum Nachweis der Reproduzierbarkeit seiner Versuche
von Jackle [Jac 16] zeigen die Abhédngigkeit von Schalldruckpegeln
in Fahrgastkabinen von der Eingangsimpedanz der Radfiihrungen.
So wurde dieselbe Rad-Reifenkombination am selben Messtag auf
einem Ein-Achs-Fahrzeug-Trommelpriifstand an der Vorder- und
der Hinterachse vermessen. Wie in Abbildung 6 dargestellt ist, un-
terscheidet sich die Gerduschcharakteristik am Fahrerohr deutlich
im Vergleich der Achsen, nicht aber im Vergleich von links und
rechts.
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Schalldruckpegel im Fahrzeug
55
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Abbildung 6: Referenzrad an vier méglichen Positionen am Fahr-

zeug [Jag 16]

Wahrend die 1. Vertikale des Reifens zwischen 75 und 80 Hz im na-
hezu gleichen Frequenzbereich an allen vier Positionen liegt, domi-
nieren im weiteren Frequenzverlauf unterschiedliche Reifenmo-
den bzw. Frequenzanteile das Gerdusch am Fahrerohr. Es bliebe zu
untersuchen, ob durch die unterschiedliche Eingangsimpedanz an
Vorder- und Hinterachse das Schwingungsverhalten des Reifens
verstimmt wird, oder durch die unterschiedlichen Radfiihrungen
andere Reifenschwingformen besser {ibertragen werden.

Ropers [Rop 05] beschreibt die Analyse von Reifenschwingungen
im komfortrelevanten Bereich bis 200 Hz. In diesem Frequenzbe-
reich sind laut Ropers insbesondere die Wechselwirkungen der
Schwingkette aus Reifen und Fahrwerk zu beriicksichtigen. Dies
betrifft vor allem die vertikale Richtung, weshalb Ropers einen
Priifstand zur Bewertung der Reifeneigenschaften entwickelt, der
durch eine Luftfeder einen definierten Freiheitsgrad in vertikaler
Richtung erlaubt. Ropers betont den Einfluss der Anbindung des
Rades bei Untersuchungen und stellt fest, dass komfortrelevante
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Resonanzschwingungen des Reifens an starren Radfiihrungen un-
terbunden oder verandert werden. Ab 140 Hz haben Fahrwerkspa-
rameter keinen Einfluss mehr auf Schwingungen des von Ropers
untersuchen Reifens. Die Radfiihrung wurde im Hinblick auf linea-
res Verhalten mit moglichst wenigen Gummi-Bauteilen aufgebaut.
Ropers stellt exemplarisch Ergebnisse fiir den Einfluss der Ge-
schwindigkeit und der Aufbaudampfung auf die Schwingungen am
Radtréger dar. Er stellt fest, dass sich die Schwingamplituden bei
hoherer Geschwindigkeit verringern. Eine hohere vertikale Auf-
baudampfung lasst die vertikalen Schwingungen deutlich schneller
abklingen, wahrend kein Einfluss auf die Langsschwingungen fest-
gestellt werden kann. Abschliefiend stellt Ropers die Ergebnisse
von Untersuchungen dreier von der Konstruktion unterschiedli-
cher Reifen gleicher Dimension vor. Hierbei Kkorreliert die
Amplitude der vertikalen Beschleunigung am Radtrager mit Ergeb-
nissen aus Fahrversuchen zur subjektiven Komfortbeurteilung. Es
zeigt sich, dass eine hohe Amplitude der vertikalen Achseigen-
schwingung auf schlechten Komfort schlieflen ldsst, wahrend
kleine Amplituden auf einen guten Komfort hinweisen.

2.4 Abgrenzung der Arbeit zu durchgefihrten
Untersuchungen

Wie aus der Einleitung und dem Stand der Technik hervor geht, be-
trifft die schwingtechnische Auslegung von Fahrzeugen viele Bau-
gruppen und einen weiten Frequenzbereich. Daher ist es in der
Fahrzeugentwicklung unumganglich, die NVH-Auslegung durch
mehrere Arbeitsgruppen in verschiedenen Abteilungen zu bearbei-
ten. Aus der Organisationsstruktur von Automobilkonzernen
ergibt sich jedoch haufig eine Trennung der Reifenentwicklung und
der Fahrwerksentwicklung. In dieser Arbeit wird gezielt das
Schwingungsverhalten von Reifen unter Variation der Anbindung
durch die Radfiihrung untersucht. Es werden grofde Unterschiede

29



Stand der Wissenschaft und der Technik

im Vergleich von Messungen an einer Kraftschlussradfiihrung ge-
geniiber Messungen an einer im Rahmen dieser Arbeit realisierten
elastischen Radfiihrung erwartet. Die elastische Radfiihrung zeich-
net sich dadurch aus, dass die Masse und die Steifigkeiten in den
translatorischen Freiheitsgraden im Bereich von Radfiithrungen re-
aler Fahrzeuge liegen, jedoch der Aufbau weitestgehend aus metal-
lischen Werkstoffen besteht, was ein sehr genaues FE-Simulations-
modell der elastischen Radfithrung begiinstigt. Die Steifigkeiten
der Radfiihrung in lateraler, vertikaler und longitudinaler Richtung
konnen zusatzlich unabhdngig voneinander variiert werden,
wodurch die Robustheit der schwingungstechnischen Auslegung
von Reifen und von FE-Reifensimulationsmodellen in Abhangigkeit
verschiedener Radfiithrungen schnell im Versuch untersucht wer-
den kann. Hierzu ist kein Prototyp einer neu entwickelten Radfiih-
rung notig. Nur die Eigenschaften bzw. Zielparameter der Radfiih-
rung miussen bekannt oder festgelegt sein. Durch diese Methode
soll dem in Kapitel 2.3 aus der Literatur abgeleitetem Trend gefolgt
werden, das Rad und die Radfiihrung gemeinsam zu untersuchen.
Die Methode kann sowohl dazu dienen, spezielle Phdnomene in der
Entwicklung zu untersuchen, als auch der Absicherung von neu
entwickelten Fahrwerken und Rad-Reifen Kombinationen. In die-
ser Arbeit werden grundlegende Eigenschaften des Systems aus
Fahrwerk und Rad beziiglich der Schwingeigenschaften aufgezeigt.
Daraus ergeben sich verschiedene potenzielle Anwendungsmog-
lichkeiten der Methode, welche der Verbesserung von FE-Reifensi-
mulationsmodellen dienen. Die dargestellten Methoden kénnen je-
doch auch allgemein fiir die Optimierung von FE-Modellen anhand
von Versuchsdaten, auch Fitting genannt, genutzt werden.
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2.5 Zielsetzung der Arbeit und methodische
Vorgehensweise

Aus der Literatur ergeben sich drei Ansatze, Schwingformen des
Reifens messtechnisch zuginglich zu machen. Der Einsatz eines
LDV bringt sehr gute Ergebnisse, erfordert jedoch auch den hochs-
ten Aufwand und funktioniert nur bis ca. 30 km/h. Der Einsatz von
akustischer Holografie ist zwar geschwindigkeitsunabhéngig, je-
doch ist eine Zuordnung der gemessenen Eigenfrequenzen zu Rei-
fenschwingformen wegen der hohen Modendichte nur schwer
moglich und auch dieses Verfahren ist sehr aufwandig. Der dritte
und am haufigsten praktizierte Ansatz ist der Einsatz einer starren
Radfiihrung, an der mit Hilfe einer Messnabe die Reaktionskrafte
des Reifens gemessen werden. Aus den drei Reaktionskraften und
zwei bis drei Reaktionsmomenten werden die Schwingformen an-
hand der Richtung der Reaktionskrafte bestimmt. Bei diesem An-
satz wird die hohe Modendichte auf drei bis fiinf Messsignale ver-
teilt, da die Reifenschwingungen Reaktionskrifte in unterschiedli-
che Richtungen verursachen. Dadurch wird einer Verwechslung
der unterschiedlichen Schwingformen besser vorgebeugt. Ein
Nachteil ist jedoch die starre Anbindung des Rades, welche das
Schwingungsverhalten des Reifens beeinflusst. Nach Ropers [Rop
05] haben Radaufhdngungsparameter erst ab 140 Hz keinen Ein-
fluss mehr auf die Reifenschwingungen.

Reifenmodelle zur Gesamtfahrzeugsimulation beziiglich des Kom-
forts werden mit Ergebnissen aus Versuchen unter starren Rand-
bedingungen modelliert und validiert. Die Ubertragung der Reifen-
modelle, also der Ergebnisse an starren Radfiithrungen auf die
Randbedingungen eines Komplettrades am Gesamtfahrzeug stellen
jedoch vermutlich wegen dem stark nichtlinearen Verhalten der
Reifenmaterialien eine Herausforderung dar. Dies konnte ein
Grund sein, weshalb Reifenmodelle keine zufriedenstellende Ge-
nauigkeit im Vergleich von Simulation und Versuchen beziiglich
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des Fahrkomforts aufweisen [Bel 10] [Gro 13] [Gla 15], obwohl Rei-
fenhersteller eine sehr gute Ubereinstimmung der Modelle im Ver-

gleich zu Messdaten, jeweils an starren Radfiihrungen, angeben
[Gau 05] [Duv 02].

In dieser Arbeit soll der Nutzen beurteilt werden, die Parametrie-
rung von NVH-Reifenmodellen fiir die Gesamtfahrzeugsimulation
an einer Radfiihrung durchzufiihren, die beziiglich der Steifigkeit in
Langs-, Vertikal- und Querrichtung realen Radfithrungen am Fahr-
zeug entsprechend eingestellt werden kann. Hierzu wird zuerst ein
FE-Reifenmodell erstellt, welches so genau wie mdéglich durch Vor-
versuche parametriert wird. Die Vorversuche gehen vom einfachen
Wiegen des Reifens bis hin zu hochgenauer Computertomografie
(CT-)Analyse zur Parametrisierung und schwingtechnischen Mes-
sungen des rollenden Rades an einer Kraftschlussradfiihrung zur
Optimierung des Grundmodells. Zur Untersuchung, welche Diffe-
renzen sich in Versuch und Simulation ergeben, wenn das Kom-
plettrad an ein Fahrzeug gekoppelt wird, wird eine elastische Rad-
fiihrung konstruiert, gefertigt und mit dieser Versuche durchge-
fiihrt. Dabei wird auch der Einfluss auf Reifenschwingungen bei
unterschiedlichen Randbedingungen wie Druck, Geschwindigkeit
und weiteren Parametern untersucht.

Auf diese Weise sollen weitere Parameter identifiziert werden, die
das Schwingungsverhalten eines Reifens im Betrieb beeinflussen.
Anhand dieser Erkenntnisse soll dann abgeschatzt werden, ob bis-
her nicht beriicksichtigte Parameter in der Simulation starker ge-
wichtet werden miissen.
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3 Grundlagen, Methoden und
Versuch

In diesem Kapitel werden die eingesetzten Priifmittel und Metho-
den der Versuche vorgestellt. Zuerst wird der Innentrommelpriif-
stand (IPS) des Institutes fiir Fahrzeugsystemtechnik am KIT mit
einer Kraftschluss-Radfiihrung vorgestellt, welche einer starren
Radfiithrung nahekommt. Dann wird der Aufbau einer im Rahmen
dieser Arbeit entworfenen, elastischen Radfiihrung, die es erlaubt,
Fahrzeugrader mit definierten Freiheitsgraden am IPS zu untersu-
chen, eingefiihrt. Abschliefend wird die Messdatenerfassung und
Versuchsdurchfiihrung beschrieben.

3.1 Innentrommelprifstand mit
Kraftschlussradfiihrung

Seit den 1960er Jahren steht dem Institut fiir Fahrzeugsystemtech-
nik am KIT ein Innentrommelprifstand zur Untersuchung von
PKW-Reifen zur Verfiigung. Die Untersuchungen beziehen sich tra-
ditionell auf das Kraftschlussverhalten von Reifen auf trockenen
und nassen Fahrbahnen aller Art wie Asphalt, Beton, Safetywalk,
Schnee und Eis. Die Messtechnik des Priifstandes wird kontinuier-
lich erweitert und auch spezielle Anbauten zur Untersuchung des
Komforts [Tro 02], der Auslegung von ABS-Systemen [Zho 15], der
akustischen Optimierung von Reifen unter Antriebsmoment
[Sta 13], der Untersuchung der Reifenoberflache unter Geschwin-
digkeitseinfluss [Arm 10] und viele mehr wurden realisiert.
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1. Motor

2. Trommel

3. Verstelleinrichtung
Vo4 -+ 4 Reifen

Abbildung 7: Innentrommelpriifstand mit starrer Radfithrung;

links: Bild IPS, rechts: Schematischer Aufbau nach [Gna 95]

Der in Abbildung 7 schematisch dargestellte Aufbau der Radfiih-
rung mit diversen Lagerungen und Antrieben ist notig, um die Be-
wegungen des Rades im Betrieb an einem Fahrzeug zu simulieren.
Schraglauf, Sturz und Einfederung des Reifens oder die Radlast
konnen variiert werden [Gna 95]. Diese Freiheitsgrade sind fiir Un-
tersuchungen des Kraftschlussverhaltens eines Reifens noétig, er-
schweren es jedoch erheblich die Radfiihrung in einem FE-Modell
zur schwingungstechnischen Charakterisierung zu simulieren. Um
storende, schlecht reproduzierbare Effekte, hervorgerufen aus den
Lagerungen und Antrieben der Radfithrung zu eliminieren, ist es
moglich, alle Freiheitsgrade bis auf die Rotation des Rades zu verb-
locken. Die schwingungstechnischen Eigenschaften der Radfiih-
rung und die verschiedenen Moéglichkeiten zur Verblockung wur-
den von Grollius [Gro 13] beschrieben. In dieser Arbeit wird die
Radfiithrung mit verblocktem Schraglauf, Sturz und Einfederung fiir
Ausrollversuche von 120-10 km/h genutzt, um das Schwingungs-
verhalten der Reifen bei hoher Eingangsimpedanz zu untersuchen.
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3.2 Erganzung des Innentrommelprifstandes
durch die elastische Radfiihrung

Hilscher [Hil 07], Trolius [Tro 02], Zhou [Zho 15] und viele mehr
[Kim 11] [Kid 99] [Gob 08] [Xue 12] beschreiben den Einsatz realer
Radfiihrungen, meist MacPherson-Federbeinen, zur Erforschung
des schwingungstechnischen Verhaltens des Systems Rad-Radfiih-
rung mit Bezug auf das Gesamtfahrzeug. In dieser Arbeit soll der
Einfluss der Radfiihrung auf das schwingungstechnische Verhalten
des Reifens simulativ und experimentell untersucht werden.
Hierzu muss sehr genau bekannt sein, wie sich die Radfithrung im
Betrieb schwingungstechnisch verhalt, was bei realen Radfiihrun-
gen eine Herausforderung darstellt. Dies ergibt sich aus den Len-
kerlagern, da diese aus Elastomeren mit nichtlinearen Materialei-
genschaften hergestellt werden. Der Verspannungszustand der
Lenkerlager nach der Montage der Radfithrung und eine Abhangig-
keit von der Art der Anregung beeinflussen die Reproduzierbarkeit
des Schwingungsverhaltens stark. Das Verhalten von realen Rad-
fithrungen ist somit nicht eindeutig genug fiir die Forschung in ei-
nem FE- oder MKS-Modell darstellbar oder es wiirde immensen
Aufwand erfordern, entsprechend prazise Modelle zu erstellen.

Zur Konstruktion der elastischen Radfiihrung scheiden nichtline-
are Werkstoffe wie Elastomere wegen der genannten Griinde aus.
Lediglich zur Erzeugung der Radlast werden Luftfedern, in denen
Elastomere flir den Balg und das Domlager verbaut sind, eingesetzt.
Da sich der Balg der Luftfedern an der Systemgrenze der simulier-
ten Radfithrung befindet und das Domlager im Kraftfluss noch wei-
ter entfernt platziert ist, kann dies toleriert werden. Ansonsten
werden zur Konstruktion nur Metalle wie Stahl und Aluminium ein-
gesetzt, welche ein lineares Verhalten aufweisen und sich sehr gut
zur FE-Simulation (Finite Elemente) eignen. Die definierte Steifig-
keit der Freiheitsgrade in Langs und Querrichtung wird durch
Blattfedern aus Stahl realisiert. Ein weiteres Ziel der Konstruktion
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ist die ungefederte Masse der elastischen Radfiihrung einer realen
Radfithrung am Fahrzeug dhnlich zu gestalten. Zu den ungefeder-
ten Massen der elastischen Radfiihung werden der Radtrager mit
Radlager, Teile der Federung und der Lenker gezahlt. Die gefederte
Fahrzeugmasse und deren Schwingungen werden in der Konstruk-
tion vernachlassigt. Diese Bewegungen liegen im Frequenzbereich
unter drei Hertz und somit aufierhalb des interessierenden Fre-
quenzbereichs dieser Arbeit. Die vertikale Wegamplitude der Fahr-
zeugmasse bei Anregung durch eine raue Fahrbahn ist sehr gering,
weshalb diese Vereinfachung zulassig ist.

Zur Simulation von Strukturen per FEM sind (ideal) starre oder
freie Randbedingungen der zu simulierenden Struktur gegeniiber
einem globalen Koordinatensystem herzustellen. Das rollende Rad
wird jedoch durch Radlast vorgespannt, was wiederum Reaktions-
kréfte in Langs- und Querrichtung hervorruft. Daher scheidet eine
frei-frei Randbedingung, welche zu schwingungstechnischen Ver-
suchen durch zum Beispiel weiche Gummibéander realisiert wer-
den, aus. Wie in Abbildung 8 dargestellt, stehen hingegen zur qua-
sistarren Anbindung der Radfiihrung an den IPS massive Portale
(1) und in die Trommel ragende U-Profile (2) zur Verfiigung, wel-
che sich als quasistarre Systemgrenze in der Simulation und zur
Konstruktion anbieten.
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Abbildung 8: Systemgrenzen der elastischen Radfiihrung

Ausgehend von den Portalen (1) wird im Folgenden die Konstruk-
tion der elastischen Radfiihrung beschrieben. Um die starren Rand-
bedingungen der Portale mit mdglichst kleinen Schwingungs-
amplituden in der Konstruktion so weit wie méglich zu erhalten,
wurde die massive und steife Struktur ,Anbindung Portal“ (Abbil-
dung 9) entworfen. Diese Anbindung realisiert zentral zwischen
den Portalen eine Moglichkeit, die Lenker der Radfithrung unter
schwingungsarmen Randbedingungen zu fixieren. Dadurch wird
der Einfluss der Konstruktion auf die Schwingungscharakteristik
der Radfiihrung minimiert. Die Baugruppe ,Anbindung Portal“ be-
steht aus relativ zur Belastung stark iberdimensionierten Horizon-
talstreben (3), welche auféen an den Portalen verschraubt werden.
Diese werden durch Vertikalstreben (4) in der Mitte verbunden.
Durch die Vertikalstreben ist die Querlenkerplatte (5) gefiihrt, wel-
che durch eine Mechanik (6) in vertikaler Richtung verstellt wer-
den kann, um die Radfiihrung an die Gréf3e und die Einfederung des
zu untersuchenden Reifens anzupassen. Diese Funktion ist nétig,
um eine Schragstellung der Lenker (13, Abbildung 10) bei einem
Wechsel des Reifens oder einer Variation der Radlast zu vermei-
den. Nach der vertikalen Anpassung wird die Linearfiihrung (7),
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welche mit der Querlenkerplatte verschraubt ist, mit den Vertikal-
streben verklemmt.

3 Horizontalstreben
4 Vertikalstreben

5 Querlenkerplatte
6 Hohenverstellung

Linearfithrung 7 :
Blattfedern 8

Platte 9

Abbildung 9: Baugruppe ,Anbindung Portal“

An der Querlenkerplatte sind vier Blattfedern (8 (in schwarz), nur
2 sichtbar, 2 weitere sind rechts verdeckt) verschraubt. Den Blatt-
federn schliefdt sich eine weitere Platte (9) an, mit der die Winkel-
platte (10, Abbildung 10) iliber einen Bolzen (11) in der Mitte und
zwei Schrauben verbunden ist. Je nach Position dieser beiden
Schrauben (Bohrungen 12 und nach unten gespiegelt an 11) kann
eine Verdrehung der Winkelplatte um 2°, 4° oder 8° eingestellt
werden, um die Raderhebungskurve beim Einfedern des Rades zu
variieren. Vier Lenker (13) verbinden die Winkelplatte mit dem
Radtrager (14), mit dem das Radlagergehduse (19, Abbildung 10)
starr verbunden ist.
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i,

10 Winkelplatte
11 Bolzen

12 Bohrungen

13 Lenker

14 Radtrager

15 Radwelle

16 Radlastrahmen
17 Langsfedern

14 18 ] 18 Vertikalfedern

Abbildung 10: Schnittdarstellung der Baugruppen ,Anbindung Por-

-12

tal“, ,Lenker” und dem Radtriger

In den Lenkern sind jeweils zwei Blattfedern (17) zur Variation der
Langssteifigkeit eingebracht, durch welche die Steifigkeit in Fahrt-
richtung eingestellt wird. Um den Einfluss der Lenker auf die verti-
kale Steifigkeit der Radfiihrung so gering wie moglich zu gestalten,
sind weitere Blattfedern (18) in den Lenkern verbaut. Durch diese
Blattfedern (18) ist eine Trennung der Funktionen ,Radlast auf-
bringen“ und ,Seiten- und Umfangskrafte abstiitzen realisiert. Auf
diese Weise kann die Radlast und die Steifigkeit in vertikaler Rich-
tung allein durch die Luftfedern (21, Abbildung 11) eingestellt wer-
den.

In Abbildung 11 ist die gesamte elastische Radfiihrung mit Rad
(teilweise transparent) dargestellt. Der Radtréger (14) ist wie be-
schrieben fest mit dem Radlagergehiduse (19) verbunden. Auf das
Radlagergehduse wird iiber den Radlastrahmen (20) die Radlast
libertragen, welche durch die Luftfedern (21) aufgebracht wird. Die
Luftfedern kénnen durch das Kopflager (auch Domlager genannt)
(22) keine Krifte in Fahrtrichtung und quer dazu libertragen, was
noétig ist, um die Langs- und Quersteifigkeit unabhangig von der
Radlast bzw. der vertikalen Steifigkeit variieren zu konnen. Das
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schwingungstechnische Verhalten der Luftfedern wurde unter-
sucht. Die Eigenschaften der Luftfedern werden im folgenden Kapi-
tel 3.3.3 beschrieben.

19 Radlagergehduse
20 Radlastrahmen
21 Luftfedern

22 Kopflager

Abbildung 11: Die elastische Radfiihrung

Die elastische Radfiihrung wird in zwei Versionen zu Versuchen im
Innentrommelprifstand eingebaut. Zuerst wie in Abbildung 12
dargestellt und in diesem Kapitel beschrieben. Dann wie in Abbil-
dung 13 dargestellt, ohne die Moglichkeit einer Variation der Quer-
steifigkeit, dafiir mit freier Sicht auf den oberen Teil der Seiten-
wand des Reifens. Hierzu wurde die Winkelplatte (10 -Abbildung
10) direkt an den Querstreben verschraubt. Dies ist notig, um Vor-
versuche mit einem Laser-Doppler-Vibrometer (LDV) durchfiihren
zu konnen.
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Abbildung 13: Innentrommelpriifstand mit elastischer Radfiihrung

ohne Variationsmoglichkeit der Quersteifigkeit
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33 Simulation der elastischen Radfiihrung

Nach der Einfiihrung der Konstruktion der elastischen Radfithrung
wird nun das FE-Simulationsmodell der elastischen Radfiihrung
beschrieben, welches genutzt wird, um die Dimensionierung der
Radfiihrung abzusichern und das Schwingungsverhalten in der Si-
mulation zu optimieren. Nach der Fertigung der elastischen Rad-
fithrung wird das FE-Modell durch Versuche validiert und mit Hilfe
der Ergebnisse angepasst. Erst nach dem Fitting des FE-Modells der
Radfiithrung unter Verwendung der Versuchsdaten ist das FE-Mo-
dell zur Untersuchung des schwingungstechnischen Reifenverhal-
tens geeignet.

3.3.1  Einfuhrung der Finite Elemente Methode (FEM)

Die FEM findet in vielen Ingenieursdisziplinen Anwendung. Die
Auslegung der Festigkeit von Strukturen, die Ausbreitung von
Warme, Schall, elektromagnetischen Feldern, Strémungen und
strukturdynamischer Probleme werden durch Modelle der FEM si-
muliert. Hierzu wird eine beliebig komplexe Struktur durch Unter-
teilung in endliche (finite) Elemente diskretisiert. An den Integrati-
onspunkten, meist die Knoten an den Ecken der finiten Elemente,
wird eine Differentialgleichung, welche die physikalischen Eigen-
schaften des Knotens enthalt, erstellt. Die Differenzialgleichungen
aller Knoten werden in Matrixschreibweise zusammengefasst und
konnen je nach Eingangsparametern von Rechnern nach den ge-
wiinschten Systemparametern aufgelost werden. Je feiner die
Struktur diskretisiert wird, desto mehr Differentialgleichungen
enthalt das Matrixsystem, welche aufgeldst werden missen. Dar-
aus wird der Zielkonflikt aus Feinheit der Diskretisierung fiir ein
genaues Ergebnis und moglichst kleinen Matrizen fiir kurze Re-
chenzeit ersichtlich. Zur Unterteilung der zu untersuchenden
Struktur stehen unterschiedliche Elementformen zur Verfiigung,
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wobei Tetraeder und Hexaeder am haufigsten eingesetzt werden.
Je nach Elementansatz werden weitere Integrationspunkte auf
Kanten und Flachen der Elemente eingefiihrt, um genauere Ergeb-
nisse zu erhalten. Bei der Losung des Differenzialgleichungssys-
tems handelt es sich immer um eine Naherungslosung, da unbe-
stimmte Freiheitsgrade geschatzt werden. Die Abweichung der Na-
herungslésung ist in den meisten Féllen jedoch bei weitem geringer
als die Abweichung, welche aus der Modellierungsgiite resultiert,
da hier Kompromisse eingegangen werden miissen. Mit Modellie-
rungsgiite sind hierbei die Randbedingungen und physikalischen
Eigenschaften der Struktur gemeint, welche haufig nur in angena-
herten Werten vorliegen, wie Frohlich [Fro 95] verdeutlicht, indem
er die Streubreite von Werkstoffkennwerten fiir Stahllegierungen
vergleicht. Weitere Herausforderungen ergeben sich aus der Mo-
dellierung von Fiigestellen wie Lagerungen, Schweif3- und Schrau-
benverbindungen bei hohen Toleranzanspriichen [May 07], [Bit
08]. Diesen Herausforderungen kann nur durch Erfahrung des Be-
rechnungsingenieurs und durch Vorversuche zum Fitting der Ge-
samt- oder Teilstruktur begegnet werden. Versuche mit der realen
Struktur, deren Ergebnisse als Eingang eines FE-Model-Fittings ge-
nutzt werden, sind daher unabdingbar, um Toleranzen beziiglich
des Verhaltens der Struktur im Betrieb maximal eingrenzen zu
koénnen und sich gegen unerwartetes Verhalten der Konstruktion
im gewilinschten Frequenzbereich abzusichern [Fro 95] [Kle 15].

3.3.2  Erstellung des FE-Modells des Radlastrahmens

Am Beispiel der Langsstrebe des Radlastrahmens wird das Verfah-
ren vorgestellt, erst die Struktur mit Hilfe der FEM zu optimieren,
nach der Fertigung eine experimentelle Modalanalyse (EMA) an
dem Bauteil durchzufiihren, um dann das FE-Modell mit den Ergeb-
nissen zu validieren und falls nétig das FE-Modell anzupassen. Die-
ses Verfahren wurde mit jedem Bauteil der Radfiihrung einzeln
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durchgefiihrt. Dann wurden einzelne Baugruppen montiert, erneut
untersucht (EMA) und die Eigenschaften der Fiigestellen gefittet,
um das schwingungstechnische Verhalten der Radfiithrung insge-
samt moglichst genau zu charakterisieren. Zur finalen Validierung
der elastischen Radfiihrung mit einem rollenden Rad ist diese Cha-
rakterisierung essenziell, um Schwingformen des Reifens von de-
nen der Radfithrung unterscheiden zu kénnen.

Wegen der Hohe des Bauraums im IPS mussten zwei Luftfedern je-
weils neben dem Rad und zusatzlich der Radlastrahmen zur Kon-
struktion der elastischen Radfiihrung eingesetzt werden. Da der
Radlastrahmen zu der ungefederten Masse zdhlt, welche dhnlich
derer realer Radfithrungen ausgelegt werden sollte, stand bei der
Konstruktion dessen Leichtbau im Vordergrund. Die Langsstrebe
(Abbildung 10, Teil des Radlastrahmens (16) und Abbildung 14)
libertragt die Radlast von den dufderen Querstreben des Radlast-
rahmens auf das Radlagergehduse (19, Abbildung 11). Zusatzlich
wird die Radlast an der Langsstrebe gemessen. Aus diesen Randbe-
dingungen ergibt sich, nach einer Optimierung wie im Folgenden
beschrieben wird, die duflere Kontur wie in Abbildung 14 darge-
stellt, welche die Kraftangriffspunkte aufden und in der Mitte ver-
bindet. In der Mitte wurde Bauraum vorgehalten, um das Radlager-
gehduse platzsparend in die Struktur einbringen zu kénnen. Am
unteren Steg der Aussparung und iiber der grofiten Bohrung wer-
den Dehnungsmessstreifen appliziert, um die Radlast zu messen.
Die Bohrungen zwischen der mittleren Aussparung und den Enden
der Langsstrebe wurden zur Optimierung in der FE-Simulation ite-
rativ angepasst, bis der in grau dargestellte homogene Spannungs-
verlauf erreicht wurde. Durch die Wegnahme von gering belaste-
tem Material im Bereich der Bohrungen wird Gewicht eingespart.
Am homogenen Verlauf der mechanischen Spannung im Bauteil ist
das ausgewogene Leichtbaukonzept erkennbar.
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Abbildung 14: Qualitativer Spannungsverlauf der Langsstrebe des

Radlastrahmens unter Biegebeanspruchung

Eine Modalanalyse des gefertigten Bauteiles ergab Eigenformen bei
205,489, 679 und 927 Hz. Hierbei handelt es sich wie in Abbildung
15 dargestellt um drei Biegemoden in Querrichtung (205, 489 und
927 Hz) und die erste Biegemode in vertikaler Richtung bei 679 Hz.
Im Vergleich mit dem FE-Modell ergibt sich eine betragsméaf3ige Ab-
weichung der Frequenzlagen von insgesamt 5,8 %. Da die ersten
beiden Eigenfrequenzen aus der Simulation jeweils um 1,4 % zu
hoch im Vergleich zum Versuch ausgefallen sind, wurde in der Si-
mulation der E-Modul der Aluminiumlegierung (AlMg4,5Mn0,7)
von 71 GPa auf 70 GPa angepasst. Mit dieser Mafdnahme wurde er-
reicht, dass die Frequenzen dieser Schwingformen in Versuch und
Simulation nur noch sehr geringe Abweichungen im Promille-Be-
reich aufweisen. Lediglich die Schwingform bei 679 Hz weicht nach
der Anpassung noch um 1,9 % ab. Diese geringe Abweichung kann
jedoch toleriert werden. Die Abweichung durch die Modellierung
der Kontaktstellen wie Verschraubungen und Lager werden im
Vergleich hierzu in der Literatur deutlich héher im Bereich von 5-
10 % erwartet.
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205 Hz 489 Hz 679 Hz 927 Hz

Abbildung 15: Eigenformen der Lingsstrebe

Die vorgenommene Anderung des E-Moduls entspricht hierbei der
Streuung aus zwei verschiedenen Datenbldttern des gleichen
Werkstoffes (AIMg4,5Mn0,7) von unterschiedlichen Herstellern
(Anhang A1). Die Streuung fiir unterschiedliche Aluminiumlegie-
rungen liegt bei 60-80 GPa. Fiir Stahllegierungen gilt der Bereich
von 196-216 GPa [Gro 14]. Diese Streubdnder werden in dieser Ar-
beit als Grenzen der maximalen Anpassung des E-Moduls in der FE-
Simulation der Radfiithrung gesetzt.

3.3.3  Entwicklung des Simulationsmodells der Luft-
feder

Ein kritisches Bauteil der elastischen Radfiihrung in Bezug auf Re-
produzierbarkeit und Simulation ist die Luftfeder, welche zwei Mal
zwischen den U-Tragern (2, Abbildung 8) und dem Radlastrahmen
(20, Abbildung 11) verbaut ist. Laut Hersteller weisen diese Luftfe-
dern eine besonders geringe Harshness, oder auch Rauheit ge-
nannt, auf. Der komplexe Aufbau der Luftfeder und die verbauten,
nichtmetallischen Materialien wiirden den Ansatz eines genauen
FE-Modells der Luftfedern mit der Darstellung jedes einzelnen Bau-
teils zum Einsatz in dem FE-Modell der elastischen Radfithrung aus
Zeitgriinden nicht rechtfertigen. Im FE-Modell der Radfiihrung
wird stattdessen ein Ersatzmodell der Luftfedern aus einem Feder-
Masse-System eingesetzt, welches das Verhalten der Luftfedern
moglichst genau darstellt. Dies erfordert Versuche, um das Verhal-
ten der Luftfedern so exakt wie moglich modellieren zu kénnen.
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Hierzu wurde von Schulz [Sch 13] ein Luftfederpriifstand konstru-
iert. In diesem wird eine Luftfeder in entspanntem Zustand einge-
baut und durch Erhéhung des Fiilldruckes mit 2 kN gegen Stahlfe-
dern vorgespannt (Abbildung 16). Die Einbauldnge wird entspre-
chend der Einbauldnge in den Versuchen mit der elastischen
Radfiihrung auf 710 mm eingestellt. Dies ist wichtig, da sich die
Charakteristik der Luftfeder je nach Einbauldnge durch eine Varia-
tion der aktiven Balgflache dndert. Wahrend der Messungen wird
die Luftfeder durch einen elektromagnetischen Shaker (1) mit wei-
f3em Rauschen von 1-400 Hz angeregt. Beschleunigungssensoren
befinden sich an der ungefederten Masse (2), vor dem Kopflager (3)
und hinter dem Kopflager (4). Der Sensor hinter dem Kopflager
dient der Uberpriifung, ob der Aufbau frei von Eigenschwingungen
im interessierenden Frequenzbereich ist, was bestdtigt wurde. Wie
in Abbildung 17 bei ca. 380 Hz zu sehen ist, verursachen lediglich
die Stahlfedern ungewollte Schwingungen. Da diese jedoch klar zu-
geordnet werden kénnen und aufierhalb des interessierenden Fre-
quenzbereiches liegen, beeinflussen diese die Ergebnisse der Luft-
feder-Versuche nicht.

Abbildung 16: Luftfederpriifstand mit Messpositionen [SCH 13]

Die Ubertragungsfunktionen der ungefederten und gefederten
Masse (Abbildung 17) zeigen das Verhalten eines Zweimassen-
schwingers mit Eigenfrequenzen bei 72 und 211 Hz. Des Weiteren
wird die Gesamtmasse der Luftfeder bestimmt, welches 14,4 kg
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betragt. Diese Parameter nutzt Schulz [Sch 13] als Eingabegrofien
fir einen Algorithmus zur Schiatzung der Parameter eines Zwei-
massenschwingers (ZMS). Das Ergebnis entspricht einem ZMS,
welcher mit einer Aufbaufedersteifigkeit von 643 N/mm, einer
Kopflagersteifigkeit von 19.893 N/mm, einer gefederten Masse von
11,7 kg und einer ungefederten Masse von 2,77 kg (+1kg Adapter)
abgebildet wird. Die Aufbaufedersteifigkeit und Kopflagersteifig-
keit sind sehr hoch. Es wird davon ausgegangen, dass die Anregung
nicht ausgereicht hat, um ein Losbrechen des Dampfers zu errei-
chen. Da bei den Vorversuchen zur Parametrierung der Radfiih-
rung die Luftfedern ebenfalls in diesem Zustand betrieben werden,
ist das Verfahren jedoch zulassig. Des Weiteren wird auch im Ver-
such am rollenden Rad eine erhohte Federsteifigkeit erwartet, da
nur kleine Federwege vorliegen [Gau 01]. Dieser Sachverhalt recht-
fertigt zudem, dass die Luftfeder nur bei einer Einbauldnge von 710
mm charakterisiert ist.

Das Ersatzmodell der Luftfeder wird wie beschrieben im Gesamt-
modell der Radfithrung implementiert. Versuche mit der zweiten
Luftfeder zur Absicherung ergaben gleiche Ergebnisse, was fiir eine
gute Einhaltung der Fertigungstoleranzen und gleichzeitig die Re-
produzierbarkeit der Versuche spricht.
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Abbildung 17: Ubertragungsfunktionen des ZMS , Luftfeder” [Sch 13]

Des Weiteren untersuchte Beermann [Ber 11] die Querkrafte, wel-
che die Luftfeder unter Last am unteren Lager aufnimmt, um
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beurteilen zu kdnnen, ob eine Entkopplung der Luftfeder in den Qu-
errichtungen relativ zur Vertikalen am Radlastrahmen nétig ist. Die
Versuche ergaben Quersteifigkeiten in beiden Richtungen senk-
recht zur vertikalen (lateral und longitudinal) unter 4 N/mm fiir ei-
nen Federwegvon 710mm +/- 20 mm. Damit ist sichergestellt, dass
nahezu alle lateralen und longitudinalen Krafte bei Versuchen mit
der elastischen Radfiihrung tiber die Lenker aufgenommen wer-
den, wahrend die vertikalen Krafte von den Luftfedern abgestiitzt
werden.

3.3.4  Zusammenfiigen der Unterstrukturen und Beur-
teilung des Gesamtmodells

Nachdem alle FE-Modelle der einzelnen Bauteile der elastischen
Radfiihrung durch Versuche validiert und gefittet wurden, wurden
einzelne Baugruppen montiert, erneut vermessen und gefittet. Dies
wurde teilweise im Rahmen von studentischen Abschlussarbeiten
durchgefiihrt und dokumentiert [Noi 12] [Lah 13] [Hor 13]. Vor
den Versuchen am rollenden Rad wurden die modalen Eigenschaf-
ten der Radfiihrung durch eine experimentelle Modalanalyse im
eingebauten Zustand am IPS gemessen, wobei das Rad durch eine
Stahlfeder mit 200 N/mm Steifigkeit, entsprechend der vertikalen
Steifigkeit des Reifens, ersetzt wurde. Mit den Ergebnissen ist die
Qualitat des FE-Modells der Radfiihrung gepriift und weiter verbes-
sert worden. Die Ergebnisse bilden die Basis, das schwingungstech-
nische Verhalten der Radfiihrung zu verstehen, wodurch die Inter-
pretation der Versuchsergebnisse am rollenden Rad erst moglich
wird. In Kapitel 3.11 wird die hohe Modendichte des Reifens in
Kombination mit der Radfithrung deutlich. Ohne Vorwissen tiber
die zu koppelnden Teilsysteme (Rad und Radfiihrung) ware eine
reproduzierbare Identifikation der Schwingformen nicht méglich.

Die Anregung zur experimentellen Modalanalyse wird durch einen
Impulshammer realisiert. Angeschlagen wird an der oberen Strebe
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(Punkt 2, Abbildung 18) und an der Radwelle. An den markierten
Punkten 1-7 in Abbildung 18 werden dreiachsige Beschleunigungs-
sensoren angebracht, um die Ubertragungsfunktion der Struktur
zu messen und daraus die modalen Parameter abzuleiten. Der
Grundzustand in Abbildung 18 bezieht sich unter anderem auf den
Einbauzustand der Radfithrung und wird in Kapitel 4.1 detailliert
beschrieben.

Abbildung 18: Grundzustand der Radfithrung und Sensorpositionen

Im Folgenden werden markante Schwingformen dargestellt, wel-
che zum Verstdndnis des schwingtechnischen Verhaltens der elas-
tischen Radfiihrung beitragen. Die Grauskala ist so definiert, dass
Bereiche mit geringer Schwingungsamplitude dunkel dargestellt
sind. Mit héherer Schwingamplitude wird die Darstellung entspre-
chend heller.

Bei der ersten Schwingform (Abbildung 19) handelt es sich um die
longitudinale Achsschwingung, bei der die ungefederten Massen
auf der Langssteifigkeit der Lenker schwingen.
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Abbildung 19: Schwingform Achse longitudinal

Hier wird die Frequenzlage des FE-Modells von 32 Hz auf das Ver-
suchsergebnis von 28 Hz angepasst. Dies wird erreicht, indem fiir
die Schraubenverbindungen der Lenker nicht die gesamte Kontakt-
flache der durch die Schrauben aneinander gepressten Wirkflachen
(1 + 2, Abbildung 20), sondern nur Kreisringe (3, Abbildung 20) um
die Bohrung der Verschraubung modelliert werden. Zur Gestaltung
der Kreisringe wird mit der Flache einer Unterlegscheibe begonnen
und diese dann manuell gefittet, bis die Frequenzlagen der identi-
fizierten Schwingform aus Versuch und Simulation {ibereinstim-
men.

Abbildung 20: Modellierung einer Schraubenverbindung

Durch den duferen Durchmesser der Kreisringe (3, Abbildung 20)
kann die Steifigkeit der Verschraubung in der FE-Simulation
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eingestellt werden. Dieses Verfahren zur Modellierung von Schrau-
benverbindungen wurde von Bittner [Bit 08] iibernommen, da
dadurch die Steifigkeit der Schraubenverbindung effektiv einge-
stellt werden kann, ohne die Schraubenverbindung mit allen Kon-
taktflachen oder gar dem gesamten Gewinde zu modellieren, was
einem hohen Aufwand in Modellierung und eine erhéhte Rechen-
zeit bringen wiirde, ohne die Modellqualitit zu verbessern.

Die vertikale Achsschwingung (Abbildung 21) wurde bei 32 Hz ge-
messen und hat direkt mit dem Ergebnis des FE-Modells iiberein-
gestimmt. Die Frequenzlage lasst sich durch ein Modell eines Ein-
massenschwingers plausibilisieren. Dabei schwingt eine Masse von
35 kg (25 kg Radfiihrung ungefederte Masse, 5,5 kg Anteil Luftfe-
der, 5 kg Adapter Ersatzfeder) zwischen den Luftfedern (2 x 643
N/mm) und der Ersatzfeder des Reifens (200 N/mm).

Flir die Versuche am rollenden Rad, welches 25 kg zusatzliches Ge-
wicht einbringt, 1asst sich aus diesem Einmassenschwinger-Model
unter der Annahme, dass die Steifigkeiten gleichbleiben, eine verti-
kale Achsfrequenz von 26 Hz berechnen.

Die hohe Frequenzlage der vertikalen Achsschwingung mit 26 Hz
im stehenden Zustand wird mit dem Einsatz von zwei statt nur ei-
ner Luftfeder und der hohen zusatzlichen Steifigkeit des Dampfers
erklart. Jedoch wird damit gerechnet, dass durch die stirkere An-
regung wahrend der Versuche mit rollendem Rad die Dampfer in
den Luftfedern losbrechen, wodurch die Luftfedern deutlich wei-
cher werden sollten, und die Frequenz der vertikalen Achsschwing-
form reduziert wird.
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Abbildung 21: Schwingform Achse vertikal

In Abbildung 22 und 23 ist eine Schwingform dargestellt, in der der
Radtriger um die Drehachse des Rades tordiert wird. Diese liegt im
Versuch bei 68 Hz, in der FE-Berechnung jedoch bei 53 Hz. Wenn
das Radlager im FE-Modell verblockt wird, verschiebt sich die Fre-
quenz auf 62 Hz, was darauf hindeutet, dass auch das Radlager von
den geringen Anregungskriften zur EMA nicht losgebrochen ist.
Fiir das FE-Modell der elastischen Radfiihrung, mit dem die Versu-
che mit rollendem Rad simuliert werden sollen, wird das FE-Modell
jedoch nicht angepasst, da das Lager dann aufgrund der Rotation
losgebrochen sein wird.

Abbildung 22: Schwingform Radtriger torsional, von vorne
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.

Abbildung 23: Schwingform Radtriger torsional, von unten

Aufgrund der sehr geringen Amplituden, welche an der massiven
Anbindung an das Portal erwartet werden, kénnen Schwingformen
der Baugruppe ,Anbindung Portal“ (Abbildung 9) vernachlassigt
werden. Trotzdem wird auch dieser Teil der Radfiihrung im FE-Mo-
dell durch Variation der Anbindung und Materialparameter gefit-
tet. Berticksichtigt wird hierbei eine vertikale Schwingform der Ho-
rizontalstreben (Abbildung 24) bei 62 Hz und eine laterale
Schwingform der Horizontalstreben (Abbildung 25) bei 74 Hz.

Abbildung 24: Vertikale Schwingform der Horizontalstrebe
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Abbildung 25: Schwingform Horizontalstreben lateral

Durch das Fitting anhand der Messdaten aus einer experimentellen
Modalanalyse konnte eine durchschnittliche Abweichung des FE-
Modells der elastischen Radfiihrung gegentiber dem Simulations-
modell von unter fiinf Prozent erreicht werden. Das Ziel einer sehr
guten Reproduzierbarkeit des schwingtechnischen Verhaltens in
Versuch und Simulation als Grundlage, Modelle von Rad-Reifensys-
temen unter realitdtsnahen Randbedingungen wie am Fahrzeug in
einem Reifenpriifstand untersuchen zu kdnnen, ist somit gegeben.

3.4 Erzeugung der Modalen Matrix aus der
numerischen Modalanalyse

In Kapitel 3.3 wird die FE-Methode bereits anhand der praktischen
Anwendung eingefiihrt. Nun wird nadher auf das theoretische Ver-
fahren zur Simulation der Strukturanalyse per FEM eingegangen,
um die Modale Matrix, welche das Ziel der Simulation in dieser Ar-
beit ist, einzufiihren. Die Modale Matrix bildet dann die Grundlage
zum Vergleich der Ergebnisse aus Versuch und Simulation, worauf
spater genauer eingegangen wird. Es werden nur die nétigsten
Schritte beschrieben, um das Verfahren zu erldutern. Ausfiihrliche
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Informationen kénnen in der umfangreichen Fachliteratur nachge-
schlagen werden, wobei sich [Ben 09] besonders anbietet.

Zur Strukturdynamik gehen die Steifigkeit des Bauteils und die
Massenverteilung in das FE-Modell ein. Aus der Geometrie (Netz),
der Dichte und dem E-Modul eines Bauteils stellt der Solver wie in
Kapitel 3.3 beschrieben Differentialgleichungen der Knotenpunkte
auf. Es ergibt sich das Gleichungssystem

Mi+Ku=0

Dieses enthalt die Massenmatrix M, die Steifigkeitsmatrix K und
den Verschiebungsvektor u. Wird dieses Gleichungssystem aus Dif-
ferentialgleichungen gelost, ergeben sich Eigenwerte, aus denen
die Eigenfrequenz und der Eigenvektor abgeleitet werden. Neben
dieser einfachen Form der Modalanalyse konnen FE-Modelle auch
mit Ddmpfung und dufderen Kraften beaufschlagt werden. Dadurch
ergeben sich zusatzlich die Dampfungsmatrix € und der Kraftvek-
tor f. Zusammengefasst ergibt sich die Gleichung

Mii+ Ci+Ku=f

Es bietet sich an, die daraus berechneten Eigenfrequenzen und Ei-
genvektoren in Form der Modalen Matrix

(O} = ) (@ 4;0

zusammenzufassen. Die Modale Matrix besteht aus der Summe der
Kombinationen aus Eigenvektoren {{(i}i mit der zugehorigen Eigen-
frequenz, welche sich durch Einsetzen von

qi(t) = Ci COS(Wit — (l)l)

ergeben [Ben 09].
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3.5 Erzeugung der Modalen Matrix aus der
experimentellen Modalanalyse

Wie in Kapitel 3.3 werden Ergebnisse experimenteller Modalanaly-
sen unter anderem genutzt, um FE-Modelle zu parametrieren. Im
Versuch ist die Wahl der Freiheitsgrade im Gegensatz zur FEM
stark eingeschrénkt, da jeder Messpunkt mit einem Sensor appli-
ziert werden muss. Das Ziel einer Modalanalyse ist es, die Schwing-
formen im interessierenden Frequenzbereich durch méglichst we-
nige Sensoren zu erfassen, da die Applikation der Sensoren hohem
Arbeitstaufwand entspricht und nicht beliebig viele Sensoren zur
Verfligung stehen bzw. eingelesen werden konnen.

Zur Versuchsvorbereitung komplexer Bauteile werden haufig FE-
Simulationen eingesetzt, um die Platzierung der Sensoren effektiv
durchzufiihren. Sensoren sollten hierzu moglichst in die Schwin-
gungsbauche platziert werden. In Schwingungsknoten kann keine
Bewegung gemessen werden, weshalb diese hochstens zu wahlen
sind, um Schwingformen niederer Ordnung eindeutig identifizie-
ren zu konnen. Das Bauteil wird nach der Applikation der Sensoren
mit einem Impulshammer oder einem Shaker mit einer definierten
Kraft F angeregt. Im Falle eines Biegebalkens wird sich die Sys-
temantwort auf die Kraftanregung F wie in Abbildung 26 darge-
stellt ergeben. Bei ausreichender Bandbreite der Anregung kénnen
die Schwingformen @1..4 durch fiinf Sensoren, welche in diesem
Beispiel dquidistant der Lange nach auf dem Biegebalken ange-
bracht sind, eindeutig identifiziert werden. Neben der Amplitude
werden auch die Frequenzen der dargestellten Moden durch
Curve-fit-Verfahren aus den Ubertragungsfunktionen berechnet.
Hierfiir wird die kommerzielle Software PAK (Miiller BBM) ge-
nutzt. Das Verhalten des Biegebalkens aus diesem Beispiel kann
nun durch eine Modale Matrix mit vier Eigenfrequenzen und vier
Eigenvektoren mit jeweils fiinf Eintragen eindeutig charakterisiert
werden.
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Abbildung 26: Modalanalyse eines Biegebalkens [Kol 06]

3.6 Neues Verfahren zur Bestimmung der
Reifenschwingformen

In Kapitel 2 ,Stand der Wissenschaft und der Technik” werden Me-
thoden vorgestellt, wie Reifenschwingformen durch Versuche be-
stimmt werden. Ein Ansatz ist die Messung von Kindt mit einem La-
ser-Doppler-Vibrometer (LDV) an 58 Messpunkten, welche den
Vorteil bietet, die Schwingformen an der Reifenoberflache bertih-
rungslos zu messen. Durch die grafische Darstellung der Ergeb-
nisse der 58 Messpunkte ist eine Verwechslung der in hoher Dichte
auftretenden Schwingformen des Reifens unwahrscheinlich. Aller-
dings funktioniert aufgrund der Relativgeschwindigkeit der Ober-
flache des Reifens das Verfahren mit einem LDV nur bis ca. 30
km/h. In dieser Arbeit wurde daher ein 3D-LDV (Polytec PSV-500
Scanning Vibrometer) eingesetzt, um die Schwingformen des Rei-
fens mit Sensordaten, gemessen an stehenden Teilen der elasti-
schen Radfiihrung, zu korrelieren [Arm 15]. Dadurch wird es mog-
lich, Schwingformen des Reifens unabhingig von der Abrollge-
schwindigkeit des Reifens zu bestimmen. Die Methode wurde
zuerst in Vorversuchen mit stehendem Rad erprobt. Dabei wurde
der Reifen durch einen elektromagnetischen Shaker angeregt und
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die obere Halfte der Reifenseitenwand an 74 Messpunkten (MP),
was dem Applizieren von 74 triaxialen Beschleunigungssensoren
entspricht, mit einem 3D-LDV vermessen. Auf diese Weise konnten
die Schwingformen, welche von 1 bis 200 Hz auftreten, identifiziert
werden und anhand der Frequenz mit Messungen von drei Be-
schleunigungssensoren am Radtrager korreliert werden. Es zeigt
sich, dass die rdumliche Bewegung des Radtrégers plausibel beziig-
lich der Anregung des Reifens ist. Konkret ldsst sich dies gut an-
hand der Achsfrequenzen bei 13 Hz und 16 Hz erklaren. Wahrend
bei 13 Hz sowohl am Reifen, als auch am Radtrager ausschliefdlich
Beschleunigungsanteile in Fahrtrichtung (x) gemessen werden,
werden bei 16 Hz nur Anteile in vertikaler Richtung (z) gemessen.
Die Frequenzen von 13 und 16 Hz werden hierbei in einer impro-
visierten Fixierung der Radfiihrung mit Aluprofilen (Abbildung 27)
gemessen. Da die Anbindung weicher als spater in der Priiffumge-
bung ist, kommt es zu den geringeren Eigenfrequenzen. Die Mes-
sungen dienen nur der Korrelation von 3D-LDV und den Sensoren.

Im Falle einiger Reifenmoden, vor allem der so genannten , out-of-
plane-Moden“, welche Biegungen gegeniiber der Hauptebene des
Reifens aufweisen, ergibt sich aufgrund des charakteristischen
Schwingungsbildes wie zum Beispiel der [0,0] steering-Mode
(39 Hz, im Stand), welche um die z-Achse (Hochachse des Reifens)
schwingt, auch ein charakteristisches Schwingungsbild am Radtra-
ger um die Hochachse des Reifens. Um diese Schwingformen erken-
nen zu kénnen, werden drei statt nur einem Sensor eingesetzt. In
Abbildung 27 ist das Verfahren der visuellen Korrelation der
Schwingbilder (Momentaufnahme entsprechender Videos) der
Reifenseitenwand und des Radtragers dargestellt. Im oberen Teil
der Abbildung ist entsprechend das vorformte Netz der 74 Mess-
punkte dargestellt, darunter das Dreieck, dessen Ecken jeweils die
raumliche Bewegung eines Sensors am Radtrager wiedergibt.
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Radtrager

l l (3 Sensoren) \ /

Vertikale Achsschwingung Steering-Mode (Schwingung
(reine Schwingung in z) in xy-Ebene)

Abbildung 27: Vergleich von Schwingformen an Seitenwand und
Radtriger (links: vertikale Achsschwingung bei 16 Hz, rechts: [0,0]
steering bei 39 Hz).

Diese Schwingungsbilder bzw. Videos, mit deren Hilfe ein schnelles
Verstidndnis der Schwingform erlangt werden kann, basieren auf
den Bewegungsvektoren der Schwingform. Nach Uberpriifung der
Plausibilitat durch visuellen Vergleich der im Video dargestellten
Schwingformen ergibt sich aus der Methode mit 3 Sensoren am
Radtréager ein weiteres Werkzeug, objektiv und automatisiert di-
rekt die Bewegungsvektoren durch das Modal Assurance Criterion
(MAC) ins Verhaltnis zu setzten.

Das MAC ist eine bewdhrte Methode, Eigenvektoren und Bewe-
gungsvektoren beliebiger Dimension miteinander zu vergleichen.
Weite Verbreitung findet das MAC auch, um die Ubereinstimmung
von Versuchsdaten mit Simulationsmodellen oder Versuche und
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Simulationen unter Parametervariationen miteinander zu verglei-
chen, indem die Eigenvektoren ins Verhiltnis gesetzt werden. In
dieser Arbeit bietet sich MAC besonders an, da es Stand der Technik
ist, die Reaktionskrafte an starren Radfiihrungen zu nutzen, um die
Schwingformen von Reifen am drehenden Rad zu identifizieren. In
die Sprache des MAC-Verfahren iibersetzt, werden drei- bis sechs-
dimensionale, normierte Vektoren verglichen. Drei, falls nur die
Reaktionskréfte des Reifens eingehen, sechs, falls auch die Mo-
mente (Riickstellmoment, Sturzmoment und Antriebsmoment) zur
Verfligung stehen. Im Fall der elastischen Radfiihrung ist es zielfiih-
rend, zu den Kraften und Momenten noch Beschleunigungen von
Bauteilen wie dem Radtrager in den normierten Ergebnisvektor
aufzunehmen. Durch die elastische Anbindung des Radtragers lasst
sich dieser von den Reifenschwingungen anregen und der Informa-
tionsgehalt des Ergebnisvektors steigt.

Nach den in [Arm 15] beschriebenen Vorversuchen, welche die Ab-
héangigkeit von den Reifenschwingformen am Radtrager bestatigt
haben, hat sich gezeigt, dass es zielfiihrend ist, einen vierten Be-
schleunigungssensor am Radtrager zu applizieren. In den Vorver-
suchen wurde mit drei Sensoren gemessen. Es ergeben sich Bewe-
gungsvektoren zur Identifizierung der Schwingform mit 12
(4 Triax-Sensoren) Beschleunigungen und drei Kraften, der Rad-
last, der Seitenkraft und der Langskraft, welche durch Dehnungs-
messstreifen (DMS) an der Radfithrung gemessen werden. In Ab-
bildung 28 sind die Positionen der vier Beschleunigungssensoren
am Radtréger in der Reifen-Mittelebene dargestellt.

61



Grundlagen, Methoden und Versuch

Abbildung 28: Position der vier Sensoren am Radtrager in der Rei-

fenmittelebene

Allemang beschreibtin [All 03] die Vor- und Nachteile des MAC und
zeigt auf, welche Randbedingungen eingehalten werden miissen,
um das Verfahren einsetzten zu diirfen. Im Kontext des Model-Up-
datings wie in dieser Arbeit gibt Guggenberger [Gug 10] Einblicke
in die praktische Anwendung des MAC. Nachdem die Eigenvekto-
ren jeder einzelnen Schwingform fiir das Verfahren aus den Mess-
daten abgeleitet sind, werden diese nach dem Schema:

2
|oH o]

H H

(CDi D5 )((D]-CDi )

MACij =

verrechnet. Wobei der Eigenvektor ®; der des Grundzustandes ist
und der Eigenvektor CD]- der, der Variante, welche mit dem Grund-
zustand verglichen wird. Das Ergebnis des MAC ist ein Wert zwi-
schen 0 und 1, wobei 0 keine Ubereinstimmung bedeutet und 1 eine
genaue Ubereinstimmung. Werden Variationen innerhalb einer Si-
mulation vergleichen, sprechen MAC-Werte grofder 0,9 fiir eine
sehr gute Ubereinstimmung. Werden Versuchsdaten mit Simulati-
onsdaten oder Versuchsdaten untereinander verglichen, gelten
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Werte ab 0,7 als ausreichend zur Zuordnung, wenn das Verhaltnis
des MAC-Wertes zu denen benachbarter Schwingformen geringer
sind. Dies ist dem Unterschied von Versuchen unter realen Bedin-
gungen im Gegensatz zu Simulationen mit konstanten Randbedin-
gungen geschuldet.

Das Ergebnis des MAC-Verfahrens, wie es in dieser Arbeit ange-
wendet wird, ist eine Kreuztabelle, in welcher identifizierte Moden
eines Zustandes links aufgelistet sind. Diesen werden die unbe-
kannten Schwingformen anhand der Bewegungsvektoren aus einer
Variationsmessung gegeniibergestellt, welche nur aufgrund der
Peaks der Leistungsdichte-Spektren erkannt werden, also nur die
Frequenzlage und der Bewegungsvektor der Schwingform bekannt
sind. Die Zuordnung zu Reifenschwingformen erfolgt nun aus dem
MAC-Wert. Zur praktischen Erklarung dient die Kreuztabelle (Ab-
bildung 29), auch Mapping Matrix (MM) genannt aus [Arm 15]. In
dieser werden Bewegungsvektoren aus Versuchen am stehenden
Rad, welche mit dem 3D-LDV identifiziert wurden, Bewegungsvek-
toren am rollenden Rad gegeniibergestellt. Die Achseigenschwin-
gungen in Langs- und Vertikalrichtung bei 15 und 24 Hz, welche
auch ohne das MAC-Verfahren sicher bestimmt werden kdnnen,
werden durch die MM bestitigt. Bei 52 Hz wurde die Steering-Mode
identifiziert, was nicht direkt aus einem hohen MAC-Wert, jedoch
aus dem Verhaltnis der anderen MAC-Werte der Spalte 52 Hz abge-
leitet wird. Des Weiteren wurden die Moden [2,1]-sym und [2,0]-
sym mit hoher Wahrscheinlichkeit identifiziert.
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Rollendes Rad, 30 km/h, 4kN, 2.5 bar

15Hz | 24Hz | 31Hz | 37Hz | 52Hz | 75Hz | 95Hz | 108Hz
Achse langs (13 Hz) | 0,95 0,09 0,68 098 055 | 014 0,29 0,07
§ Z . |Achsevert (16 Hz) | 0,07 0,88 0,46 0,05 038 | 082 0,78 0,62
£ = & [11] steer (39 Hz) 0,55 0,63 0,75 051 077 | 057 0,66 0,38
<= g v[[21] sym (47 Hz) 0,19 0,55 0,72 0,20 046 | 0,90 0,88 0,75
& & 7 [[2,0] sym (126 Hz) 0,38 0,54 0,87 0,39 056 | 082 0,95 0,77
[3,0] sym (177 Hz) 0,78 0,28 0,95 0,79 0,63 0,43 0,66 0,31

Abbildung 29: Mapping-Matrix (MM) der Vorversuche [Arm15]

Die Schwingformen bei 31 Hz, 37 Hz und 108 Hz konnen keinen
bekannten Schwingformen aus dem stehenden System zugewiesen
werden. Bei 31 Hz sind die vertikalen Anteile im Bewegungsvektor
grof3, jedoch ist die Frequenz nicht plausibel fiir eine Schwingung
hoherer Ordnung, was der [3,0] sym-Mode entsprechen wiirde. Bei
37 Hz sind die Anteile in Langsrichtung dominant, was fiir die 1.
Langsschwingung des Reifens spricht. Diese wurde am stehenden
Rad jedoch nicht identifiziert. Dies kann an der Anregung zum Ver-
such im Stand oder daran liegen, dass die Langsschwingung erst im
drehenden Zustand dominant wird.

Zu den Vorversuchen wurden Bewegungsvektoren mit neun Ein-
tragen (drei Triax-Sensoren) verwendet. Nachdem sich aus der An-
wendung des MAC-Verfahrens durch das 3D-LDV reproduzierbare
Ergebnisse ergeben haben, wird zu den Hauptversuchen ein weite-
rer Triax-Sensor appliziert. Zusammen mit den Reaktionskraften
wird eine Erhéhung der Reproduzierbarkeit der Zuordnung der
Schwingformen gegeniiber dem alten Verfahren, nur die Reakti-
onskrafte und -Momente des Reifens gemessen an einer Radnabe
zu verwenden, erwartet. Dies ist notig, um die erhohte Moden-
dichte des Rades zusammen mit der elastischen Radfiihrung, an-
statt starrer Randbedingungen, untersuchen zu kdnnen.
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3.7 Absicherung der Reproduzierbarkeit
wahrend der Versuchsreihen

Bei Versuchen mit Reifen muss die Reproduzierbarkeit besonders
beachtet werden, da sich das Verhalten von Reifen hauptsachlich
aufgrund der Elastomerwerkstoffe stark bei unterschiedlichen
Randbedingungen wie Anregungsfrequenz, Eingangsimpedanz,
Temperatur und der Griffigkeit mit der Fahrbahn dndert. In Aus-
rollversuchen werden nur geringe Seiten- und Umfangskrafte
libertragen. Es ergibt sich kein Polieren der Fahrbahn, woraus folgt,
dass die Griffigkeit in dieser Arbeit vernachlassigt werden kann, da
diese Uber die Versuche nahezu konstant bleibt. Die Reifentempe-
ratur dndert sich jedoch schon durch das Walken des abrollenden
Reifens. Um gleiche Temperaturverldufe wahrend der Versuche zu
erreichen, wurde der Reifen 30 Minuten vor jedem Ausrollversuch
eingefahren. Der Temperaturverlauf der Laufstreifentemperatur
wahrend eines Ausrollversuchs ist in Abbildung 30 dargestellt. Die
Temperatur steigt wahrend der ersten 100 Sekunden bei 2,5 bar
Reifenfiilldruck von 34,4 °C auf 35,3 °C, da bei 80 km/h eingefahren
wird und der Ausrollversuch bei 120 km/h gestartet wird. Nach
200 Sekunden beginnt die Temperatur von 35,3 °C auf 31,8 °C zu
fallen. Dies bedeutet eine Differenz von 3,5 °C. Nach Gromes [Gro
09] und Grollius [Gro 13] ist diese Differenz beziiglich der Fre-
quenzlage der Reifenschwingformen zu vernachléssigen.
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Abbildung 30: Temperaturverlauf wihrend eines Ausrollversuches

Die Eingangsimpedanz der Radfiihrung wurde durch eine Parame-
tervariation gezielt untersucht und zusatzlich wurde durch Mes-
sungen des Grundzustandes zu Beginn und am Ende der Versuchs-
reihen deren Reproduzierbarkeit abgesichert.

3.8 Bestimmung des Frequenzbereiches

Reifen beeinflussen im rollenden Zustand am Fahrzeug die Achsei-
genfrequenzen, haben also schon im niedrigen Frequenzbereich ei-
nen hohen Einfluss auf den Fahrkomfort. Ab 30 Hz treten je nach
Reifen die ersten Eigenschwingungen niederer Ordnungen auf. Bis
ca. 130 Hz regen die Reifenschwingungen der 1. und 2. Ordnung die
Radfiihrung auch derart an, dass diese deutlich in Kraftspektren zu
erkennen sind. Von 130 Hz bis zu der Kavitdtsmode bei ca. 200 -
250 Hz ist iiblicherweise eine Liicke in Kraftspektren zu erkennen,
wie auch in Abbildung 36. Dies kann darauf zuriickgefiihrt werden,
dass ab 130 Hz Reifenschwingungen héherer Ordnung vorliegen,
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also mehrere Schwingbduche um den Umfang ausgebildet werden.
Die Reaktionskrifte der einzelnen Schwingbduche fallen dann
nicht mehr stark genug aus, um an der Radnabe gemessen werden
zu konnen, oder neutralisieren sich gar bei entgegengesetzter
Schwingungsrichtung. Fiir diese These sprechen Versuche mit
Vibrometern, in denen Reifenmoden auch in hohen Frequenzberei-
chen deutlich zu erkennen sind, wahrend an der Radnabe nur die
Reifenmoden bis zur dritten Ordnung reproduzierbar gemessen
werden konnen [Kin 08a]. Fiir den Fahrzeugentwickler sind jedoch
auch nur die Reifenschwingformen von Interesse, welche eine
Schwingungsanregung am Radtrager einbringen, die bis an das
Fahrerohr libertragen werden kénnte.

Die Kavitdtsmode im Bereich von 190 Hz bis 250 Hz koppelt, wie
Grollius [Gro 13] festgestellt hat mit hoheren Reifenmoden wie der
[5,0] sym oder [5,1] asym, je nachdem, wie sich die Frequenzlagen
von Kavitdt und Reifen iiberschneiden. Oberhalb der Kavitatsmode
ist nur geringer Korperschall festzustellen.

Anhand des beschriebenen charakteristischen Verhaltens von
PKW-Reifen wurde der Frequenzbereich fiir diese Arbeit von 10 Hz
bis 300 Hz festgelegt. So ist sichergestellt, dass der Einfluss der Pa-
rametervariation auf die Achseigenschwingungen, die Reifenmo-
den und die Kavitdtsmode untersucht werden kdnnen. Dieser Fre-
quenzbereich enthilt alle von Heif3ing (4-300Hz) [Hei 02], Ropers
(0-200 Hz) [Rop 05], Hilscher (40-130 Hz) [Hil 10] und Kindt (50-
200 Hz) [Kin 08ff] beschriebenen Schwingformen des Reifens und
der Radfiihrung.

3.9 Anregung zur Betriebsschwinganalyse

Das System Reifen-Rad-Radfiihrung soll im Betriebszustand bei un-
terschiedlichen Geschwindigkeiten und weiteren Variationen
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beziiglich Parameter der Radfiihrung untersucht werden. Hierzu
entsprechen zwei Anregungsarten dem Stand der Technik. Zum ei-
nen werden Schlagleisten genutzt, welche auf der Fahrbahn mon-
tiert werden, um den Reifen transient anzuregen. Das Ausschwin-
gungsverhalten nach der Uberfahrt der Schlagleiste wird dann zur
Berechnung der modalen Parameter genutzt. Die zweite Méglich-
keit ist die Anregung durch eine raue Fahrbahn. Diese hat den Vor-
teil, dass ein quasi-stationdrer Zustand erreicht wird, da der Reifen
wie im Betrieb im eingeschwungenen Zustand untersucht werden
kann. Voraussetzung hierfiir ist eine stochastische Anregung durch
die Fahrbahn. Dies bedeutet, dass die Fahrbahnoberflache keine
wiederkehrenden Muster aufweisen darf, da diese den Reifen har-
monisch anregen wiirden, was wiederum in den Frequenzspektren
erkennbar wire und mit Reifenschwingformen verwechselt wer-
den kénnte. Nach Kiihbauch [Kiih 09] werden diese Bedingungen
durch den Fahrbahnbelag ,Waschbeton 0/16“ erfiillt, weshalb die-
ser zu den Versuchen eingesetzt wird.

Abbildung 31: Waschbeton 0/16 [Kiih 09]

Durch die Grof3e der Steine bis zu 16 mm, die teilweise frei an der
Oberflache abstehen (Abbildung 31, 32), wird eine hohe Anregung
erreicht [Piz 19]. Die maximale Oberflachenprofiltiefe des einge-
setzten Waschbetons 0/16 betragt 5,5 mm, der Gestaltfaktor 47 %.
Ein Gestaltfaktor von 47 % zeigt, dass eine konvexe Textur der
Fahrbahn vorliegt, was zur Folge hat, dass der Reifen tief in die
Fahrbahnunebenheiten eindringen kann, was die Anregung des
Reifens zusatzlich verstarkt.
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Abbildung 32: Fahrbahnausschnitt der Messung des W0/16 [Kiih 09]

3.10 Versuchsdurchfiihrung

Das hauptsachliche Ziel der Versuche ist, den Einfluss der mecha-
nischen Eingangsimpedanz der Radfiithrung auf Reifenschwingfor-
men zu untersuchen. Zur Validierung werden zuséatzlich neben Va-
riationen der Eingangsimpedanz der Radfiihrung Variationen der
Geschwindigkeit, des Reifendrucks und der Raderhebungskurve
durchgefiihrt. Nach den bereits in Kapitel 3.6 beschriebenen Vor-
versuchen mit der Radfithrung wie in Abbildung 13 dargestellt,
ohne Variationsmaéglichkeit der Quersteifigkeit, wurden die Haupt-
versuche an der Radfiihrung wie in Abbildung 12 dargestellt, mit
Variation der Quersteifigkeit durchgefiihrt. Parallel hierzu wurde
der Reifen jeweils an der Kraftschlussradfithrung vermessen, um
die Reproduzierbarkeit zu priifen. Da zwischen den Versuchen sie-
ben Monate verstrichen sind, musste abgesichert werden, dass der
Reifen die gleichen Eigenschaften aufweist. Die Ergebnisse an der
Kraftschlussradfiihrung haben dies im Rahmen der
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Messgenauigkeit bestétigt, was zusatzlich auch fiir die Reprodu-
zierbarkeit der Kraftschlussradfiihrung im verblockten Zustand
spricht.

3.11 Auswertung der Versuchsdaten

Die Versuche im Rahmen dieser Arbeit werden mit dem Frontend
,MK2“ des Herstellers Miiller BBM, Beschleunigungssensoren
4524B des Herstellers Briiel & Kjaer und selbst applizierten Deh-
nungsmessstreifen zur Erfassung der Radlast, der Umfangskraft
und der Seitenkraft durchgefiihrt. Die Abtastrate betragt 1024 Hz.
Zusatzlich wird die Drehzahl der Trommel iiber das Signal eines
Resolvers an der Trommel aufgezeichnet, in eine Geschwindigkeit
umgerechnet und als Fiihrungsgrofie gesetzt. Zur Auswertung wer-
den Spektren abgeleitet. Hierzu wird eine FFT mit Hanning-Fenster
der Blockgrofde 1024 durchgefiihrt. Daraus ergeben sich bei 401
Frequenzlinien und einer Uberlappung von 66,7 %, Spektren der
Auflésung 1 Hz. Die Geschwindigkeit wird von 10 bis 120 km/h mit
einer Auflésung von 0,5 km/h dargestellt. Die Spektren (Beispiel in
Abbildung 33), werden in dieser Arbeit als Campbell- oder Wasser-
falldiagramme dargestellt und dienen der manuellen Auswertung.
In Spektren dieser Arbeit wird auf der Abszisse die Frequenz und
auf der Ordinate die Rollgeschwindigkeit des Rades aufgetragen.
Die Legende der Farbverteilung ist rechts dargestellt und ergibt
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sich aus der Amplitude der Beschleunigung oder der Kraft, je nach
Messung.

Geschwindigkeit / km/h
Beschleunigung / m/s?

0 50 100 150 200 250 300
Frequenz / Hz

Abbildung 33: Campbell-Diagramm (3D-Spektrum) der vertikalen

Beschleunigung einer Messung mit der elastischen Radfiihrung.

Bei der Auswertung von Campbell-Diagrammen ist eine gewisse
Erfahrung unverzichtbar und es muss streng beachtet werden, dass
bei der Auswertung keine subjektiven Einfliisse aus der Ergeb-
niserwartung eingehen. Wegen des grofden Informationsgehaltes
sind Fehlinterpretationen leicht mdglich. In Abbildung 33 sind je-
doch klare Strukturen zu erkennen. Als erstes ldsst sich feststellen,
dass der grofdte Anteil des Diagrammes in blau dargestellt ist. Dies
bedeutet, in diesem Bereich liegen geringe Amplituden unter 0,5
m/s2vor. Dann ldsst sich ein Facher erkennen, dessen Strahlen sich
im Punkt 0, O treffen. Die Strahlen stellen drehzahlabhéngige Ord-
nungen dar, auf die spater genauer eingegangen wird. Die Anhau-
fung von hohen Amplituden {ber den gesamten
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Geschwindigkeitsbereich um 25 Hz resultiert aus der dominanten
vertikalen Achs-Schwingform. Des Weiteren ist die Schwingform,
welche bei 20 km/h und 210 Hz beginnt messbar zu werden und
mit der Geschwindigkeit zu hoheren Frequenzen hin steigt (120
km/h, 220 Hz), sehr dominant und in nahezu allen Spektren zu fin-
den. Aus der Dominanz ergibt sich, dass diese beiden Schwingfor-
men als Plausibilitatstest fiir die Messdatenerfassung genutzt wer-
den. Falls diese nicht in den Spektren erkennbar sind, wird die Mes-
sung verworfen. Zusatzlich zu der Dominanz hangen diese
Schwingformen stark von Reifendruck und Radlast ab, weshalb an-
hand deren Frequenzlage eine Plausibilitatspriifung durchgefiihrt
wird, ob die Randbedingungen im Versuch richtig eingestellt wa-
ren. Erst wenn die Plausibilitit eines Datensatzes bestéatigt ist, wird
der Verlauf weiterer markanter Schwingformen anhand von Maxi-
malwerten im Verlauf iiber der Geschwindigkeit manuell ausgele-
sen. Die ausgelesenen Punkte werden dann zu einer Linie verbun-
den und in das Spektrum eingezeichnet (Abbildung 34). Auf diese
Weise kann der Verlauf von Resonanzfrequenzen aus 3D-Spektren
extrahiert werden, um die Frequenzlage bei unterschiedlichen Ge-
schwindigkeiten zu bestimmen. Zur Analyse der Messdaten bei
konkreten Geschwindigkeiten und/oder Frequenzen wird jedoch
die Information bendtigt, welche Amplitude in diesen konkreten
Auswertepunkten vorliegt, weshalb 2D-Spektren bei konstanter
Geschwindigkeit abgeleitet werden, um die Amplituden zu bestim-
men.
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Abbildung 34: 3D-Spektrum mit hervorgehobenen Verlaufen von
Resonanzfrequenzen einzelner Schwingungsmoden iiber der Ge-

schwindigkeit

3.11.1 Darstellung der Schwingformen in 2D-Spektren

Messdaten aus Ausrollversuchen, wie sie in diesem Projekt vorlie-
gen, werden nach dem Stand der Technik fiir die Bestimmung der
Frequenzlage und Amplitude bei vorgegebener Geschwindigkeit in
2D-Spektren (Abbildung 35) abgeleitet. Bei dieser Auswertung ent-
steht jedoch die Herausforderung, zwischen dem Peak der Ordnun-
gen (Facher) und dem Peak der eigentlichen Reifenschwingformen
zu unterscheiden. Wird der Geschwindigkeitsbereich zur Ableitung
der 2D-Spektren vergrofert, um den Effekt der Ordnungen durch
hohere Anzahl von Mittelungen zu eliminieren, verschmieren die
Peaks haufig derart, dass die Spektren zur Auswertung unbrauch-
bar werden. Dies macht sich dadurch bemerkbar, dass die Peaks
der Ordnungen sehr breit werden und die Peaks der Reifen-
schwingformen darin untergehen, beziehungsweise nicht mehr
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sichtbar sind. Grund hierfir ist ein Nachteil von Ausrollversuchen,
durch die Mittelung iiber einen gréferen Zeitbereich wird auch
iiber eine Geschwindigkeitsvariation gemittelt, weshalb dies nur
begrenzt moglich ist.

2.5

m/s?

2.0+

1.5

1.0

0.5

0 50 100 150 200 250 Hz 300

Abbildung 35: 2D-Spektrum des 3D-Spektrums aus Abbildung 33 bei
100 km/h

Aus diesem Sachverhalt ergibt sich eine Fehlerquelle, da es vor-
kommt, dass die Ordnung eine deutlich héhere Amplitude aufweist
als die eigentlich gesuchte Schwingform. Eine weitere Herausfor-
derung ist Spielraum fiir subjektive Auswertung, der sich ergibt,
wenn mehrere dhnliche Peaks in einem Frequenzbereich auftreten.
Falls es zum Zeitpunkt der Auswertung schon eine Erwartung gibt,
wo die Frequenzlage der Schwingform nach der Variation liegen
soll, kann es passieren, dass in der erwarteten Frequenzlage eine
Ordnung zu finden ist. Diese darf jedoch nicht in die Auswertung
bzw. zur Generierung des Ergebnisses herangezogen werden,
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weshalb das Verfahren der 2D-Darstellung anhand des Geschwin-
digkeitsbereiches in dieser Arbeit keine Anwendung findet.

Die Problematik der dominanten Ordnungen der Priiftrommel lasst
sich anschaulich darstellen, indem gezeigt wird, dass der Trommel-
durchmesser aus den 3D-Spektren hervor geht. In Abbildung 36
sind zwei 3D-Spektren von Ausrollversuchen zur Untersuchung
der Reifenschwingungen dargestellt. Die Ordnungen der Priiftrom-
mel sind wie bereits beschrieben jeweils am Facher, dessen Strah-
len im Nullpunkt zusammentreffen zu erkennen. Zur Plausibilisie-
rung wurden die Ordnungen bei 120 bzw. 100 km/h abgezahlt und
daraus der Trommeldurchmesser berechnet. Im linken Spektrum
liegen bei 120 km/h 47 Ordnungen von 20 bis 150 Hz vor, was ei-
nem Trommeldurchmesser von 3,8 m entspricht. Im rechten Spekt-
rum liegen bei 100 km/h 32 Ordnungen von 20 bis 160 Hz vor, was
einem Trommeldurchmesser von zwei Metern entspricht. Beide
Werte stimmen mit dem Durchmesser der jeweils genutzten Trom-
mel des Priifstandes iiberein.

10
0 50 100 150 200 250 300
Frequenz [Hz]

10 20 30 40 47

Abbildung 36: Durchmesserbestimmung von Priiftrommeln anhand

der Trommelordnungen (links: 3,8m; IPS, rechts: 2m; [Gau 16])

Zur Qualitatssteigerung und weiteren Plausibilisierung der Mess-
daten ergibt sich die Herausforderung, die Reifenschwingungen
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moglichst ohne die Trommelordnungen auszuwerten, da die Trom-
melordnungen Eigenschaften des Priifstands sind, welche zur Aus-
wertung der Reifenschwingformen ausgefiltert werden sollten.
Hierzu werden zwei Methoden eingesetzt. Die erste Methode ist ein
fertiges Werkzeug der Pak-Software [PAK 14] zur Auswertung,
welches die Trommelordnungen von dem so genannten Hinter-
grundgerdusch, welches untersucht werden soll, trennt. Zur zwei-
ten Methode werden 2D-Spektren entlang markanter Trommelor-
dnungen dhnlich [Jan 15] ausgewertet. Dadurch wird der Effekt der
Ordnung in den oben erklarten 2D-Spektren bei konstanter Ge-
schwindigkeit eliminiert und Peaks entlang der Ordnung kénnen
eindeutig Reifenschwingformen zugeordnet werden.

3.11.2 Methode der Ordnungsextraktion

Der Algorithmus zur Ordnungsextraktion ist in [PAK 14] und von
Peeters [Pee 07] beschrieben. Die Ergebnisse in Abbildung 37 zei-
gen, dass es jedoch nicht zielfithrend ist, die Messdaten erzeugt an
einem Innentrommelpriifstand auf diese Weise nachzubearbeiten.
Die Trommelordnungen werden zur Extraktion nicht gewichtet,
sondern komplett getrennt. Daraus ergibt sich, dass auch nicht
drehzahlabhdngige Schwingformen im Bereich der Ordnungen ex-
trahiert werden und die Darstellung des Hintergrundgerausches
bei hoher Ordnungsdichte keine relevanten Informationen zur
Auswertung mehr enthalten. Wie Abbildung 36 zeigt, liegt auf-
grund des grofien Trommeldurchmessers eine geringe erste Trom-
melordnung vor, welche so dominant ist, dass die Harmonischen
und sogar halbe Ordnungen im gesamten Frequenzbereich von In-
teresse das Spektrum dominieren. So enthalt nach der Extraktion
der Anteil der Ordnungen weiterhin den Grofsteil der Informatio-
nen, was die Darstellung in Abbildung 37 rechts unten zeigt.

Bei den weiterhin deutlich erkennbaren Ordnungen im Hinter-
grundgerdusch handelt es sich um die Radordnung und ihre
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Harmonischen. Diese wurden zu weiteren Plausibilitatspriifungen
der Messdaten genutzt, sind jedoch nicht weiter von Interesse.

0

Ordnungen

Abbildung 37: Aufteilung des Spektrums in Ordnungen und Hinter-

grundgeriusch

3.11.3 Methode der Ordnungsanalyse

Zur Methode der Ordnungsanalyse werden dominante Ordnungen
der Trommel aus den Campbell-Diagrammen ausgelesen. Wenn die
Trommelordnungen im gesamten Frequenzverlauf erkennbar sind,
koénnen Amplitudenverldufe entlang dieser Ordnungen automa-
tisch durch eine Miiller BBM Routine erstellt werden. In (Abbildung
38) sind diese Amplitudenverlaufe beispielhaft dargestellt, in de-
nen auf der Abszisse die Rollgeschwindigkeit und auf der Ordinate
die Schwingamplitude aufgetragen wird.
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Abbildung 38: Ableitung der Verlaufe der Amplituden der 8., 16. und
27. Ordnung (v. . n. r.) iiber der Rollgeschwindigkeit

Auf diese Weise ist es moglich, die Achs- und Reifenschwingformen
anhand derer Resonanzfrequenzen auf der Amplitude der Trom-
melordnungen abzulesen. Ein Nachteil der Methode ist, dass die
Auswertung nicht iiber den gesamten Bereich der Campbell-Spek-
tren durchgefiihrt werden kann, sondern nur entlang der Tromme-
lordnungen. Dadurch ist es nicht méglich, Schwingformen bei be-
liebigen Rollgeschwindigkeiten auszuwerten. Der Frequenzbereich
der Ordnungen steigt mit zunehmender Rollgeschwindigkeit. Da
auch die gesuchten Schwingformen je nach Variation in anderen
Frequenzbereichen zu finden sind, ist es wahrscheinlich, dass das
Maximum der Schwingform nicht anhand der gleichen Trommelo-
rdnung ausgewertet werden kann, sondern nach der Variation in
einer anderen Ordnung zu finden ist. Daher wird ein weiterer
Schritt zur Auswertung angeschlossen, welcher in Kapitel 3.11.4
beschrieben wird.
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Der Bereich der Ordnungsanalyse ergibt sich von der achten Trom-
melordnung bis zur 120. Ordnung, da diese jeweils die niedrigste
bzw. h6chste Ordnung ist, welche im Spektrum durchgehend zu er-
kennen ist. In Abbildung 39 ist dieser Bereich (links achte Ordnung,
rechts 120. Ordnung) dargestellt. Des Weiteren werden die Ord-
nungen 16, 27, 40, 58 und 80 fiir die Methode genutzt. Dass die Ord-
nungen 8, 16 und, leicht schwicher als Ordnung 27, auch Ordnung
32 besonders ausgepragt sind, konnte aus der harmonischen Anre-
gung von 8 Segmenten resultieren, in die der Trommelumfang auf-
geteilt ist, obwohl die Segmente unterschiedlich lang sind, um die-
sen Effekt zu vermeiden und die Uberginge der Segmente gleich
gestaltet sind wie die Fahrbahn selbst.
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Abbildung 39: Trommelordnungen, entlang derer ausgewertet wird.

v.l.n.r.: 8,16,27,40, 58, 80, 120.

Die Ergebnisse der Ordnungsanalyse zeigen, wie in Abbildung 40 in
weif3 dargestellt, sehr gute Ubereinstimmung mit den Schwingfor-
men zur Plausibilisierung der frequenzbasierten Auswertung (Ab-
bildung 34, oder rot dargestellt in Abbildung 40). Zusatzlich zu der
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frequenzbasierten Auswertung werden jedoch weitere Schwing-
formen durch die Ordnungsanalyse erkannt, welche zur frequenz-
basierten Auswertung nicht auffillig genug sind, oder deren Ver-
lauf tiber der Geschwindigkeit zu stark gestreut hat, was zur Strei-
chung der Schwingform gefiihrt hat. Die Ubereinstimmung der
Verlaufe der Frequenzlagen tiber der Geschwindigkeit der manuel-
len und ordnungsbasierten Auswertung deutet auf hohe Plausibili-
tat der Datengrundlage hin. Da die Identifikation der Schwingfor-
men per Ordnungsanalyse weniger fehleranfillig ist und mehr
Schwingformen identifiziert werden konnen, wird diese durchge-
fithrt.
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Abbildung 40: Vergleich der Ergebnisse der direkten Auswertung

(rot) und der Auswertung entlang der Ordnungen (grau)

Insgesamt werden bei der Auswertung des Grundzustandes, wel-
cher spater in Kapitel 4.1 eingefiihrt wird, sieben Schwingformen
in vertikaler (z), vier Schwingformen in longitudinaler (x) und fiinf
Schwingformen in lateraler (y) Richtung erkannt. Einige Schwing-
formen weisen Anteile in mehreren Richtungen auf. Diese
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Schwingformen werden zusammengefasst und es ergeben sich ins-
gesamt 12 Schwingformen, anhand derer der Einfluss der Variatio-
nen der Versuchsreihe untersucht wird.

3.11.4 Ableitung der Bewegungsvektoren

Zur Ableitung der Bewegungsvektoren, welche fiir das MAC-Ver-
fahren und zur Identifizierung der Schwingformen benotigt wer-
den, werden nun die lokalen Maxima in den markierten Bereichen
(Abbildungen 41-43) genutzt. Die lokalen Maxima sind jeweils
durch einen Punkt im Spektrum (Frequenz/Geschwindigkeit) defi-
niert. Dieser Punkt wird dann in die Spektren der weiteren Senso-
ren bzw. Raumrichtungen iibertragen, um die Amplituden zur Er-
stellung des Bewegungsvektors auszulesen.

Um die Auswirkungen der Variationen genauer untersuchen zu
konnen, wird die Frequenzaufldsung zur Suche der lokalen Maxima
von 1 Hz auf 0,25 Hz verfeinert, indem die Blockgrofde zur FFT von
1024 auf 4096 Werte erhoht wird. Dadurch lasst sich visuell in den
3D-Spektren weniger erkennen (Vergleich Abbildung 40 und Ab-
bildung 43), die Frequenzlagen der interessierenden Schwingfor-
men liegen jedoch aus der Ordnungsanalyse vor.

In Abbildung 41 ist das 3D-Spektrum des Versuches im Grundzu-
stand am oberen Sensor in x-Richtung dargestellt. Aus den vier
Suchbereichen, welche durch rote Rechtecke gekennzeichnet sind,
werden vier lokale Maxima zur Bestimmung der Eigenfrequenzen
der Schwingformen, welche hauptsachlich in x-Richtung auftreten
definiert. Der erste Bereich, welcher bestimmt wird, um die Achs-
eigenschwingung bei ca. 18 Hz zu untersuchen, ist im unteren Ge-
schwindigkeitsbereich am deutlichsten ausgepragt, weshalb das lo-
kale Maxima zwischen 25 und 35 km/h ausgewertet wird. Beziig-
lich der Frequenzlage wird das Fenster so angepasst, dass im Falle
einer Frequenzverschiebung durch eine Variation die Maxima
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immer in der Mitte des Fensters beziiglich der Frequenz liegen. Die
zweite Schwingform, welche hauptsachlich in x ausgepragt ist, tritt
am deutlichsten zwischen 70 und 80 km/h entlang der 11. Ordnung
auf. Die dritte Schwingform bei ca. 55 Hz ist iber den gesamten Ge-
schwindigkeitsbereich deutlich zu erkennen und hat ihr Maxima
zwischen 90 und 100 km/h entlang der 12. Ordnung. Die vierte
Schwingform ist sehr breit in einem Bereich von bis zu 30 Hz zu
erkennen. Im Grundzustand erstreckt sich dieser Bereich von 100
bis 130 Hz. Hier wird ein grof3er Bereich von 100 bis 120 km/h und
dem entsprechenden Frequenzbereich gewahlt, um das lokale Ma-
ximum bzw. den Punkt zur Ableitung des Bewegungsvektors zu er-
halten.
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Abbildung 41: 3D-Spektrum Grundzustand oberer Sensor, x-Rich-
tung

In lateraler Richtung liegen relativ zu den anderen Raumrichtun-
gen geringere Amplituden der Beschleunigung vor. Dies ergibt sich
aus der geringen Anregung zusammen mit der hochsten Steifigkeit
der Radfiihrung im Vergleich zu x und z. Die Frequenzlage bzw. der
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Punkt des lokalen Maximums zweier Schwingformen wird aus den
y-Spektren ermittelt, da nur in y lokale Maxima vorliegen, wahrend
in den Spektren in x und z Richtung zwar héhere Amplituden vor-
liegen konnen, jedoch nicht als Maxima. Die Weiteren im y-Spekt-
rum erkennbaren Schwingformen ergeben sich aus Kopplungen
aus anderen Richtungen und werden in den entsprechenden Spek-
tren (X, z) bestimmt. Die erste in y auszuwertende Schwingform
liegt im Grundzustand bei 45 Hz und wird entlang der zehnten
Trommelordnung im Geschwindigkeitsbereich von 90 bis 100
km/h ermittelt. Die zweite Schwingform in lateraler Richtung tritt
im Frequenzbereich von 90 bis 105 Hz und 100 bis 120 km/h auf.
Das Maxima liegt im Grundzustand bei 96,5 Hz.
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Abbildung 42: 3D-Spektrum Grundzustand oberer Sensor, y-Rich-
tung

In vertikaler Richtung (z) treten entsprechend der vertikalen Anre-
gung durch die Fahrbahn die hochsten Amplituden auf. Die verti-
kale Achseigenfrequenz hat das Maximum iiber dem gesamten Ge-
schwindigkeitsbereich in allen Variationsmessungen bei ca. 65
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km/h entlang der 8. Ordnung. Die Schwingform im Bereich um 70
Hz wird entlang der 16. Ordnung ausgewertet. Im Bereich von 95
bis 110 Hz und 70 bis 90 km/h ist ein breites Band hoher Amplitu-
den zu erkennen. Die Maxima beziiglich der Geschwindigkeit liegen
zwar in einem hoheren Bereich bei ca. 105 bis 120 km/h, es kann
jedoch nicht ausgeschlossen werden, dass die wirklichen Maxima
aufderhalb des Messbereichs oberhalb 120 km/h liegen. Daher wird
zur Identifizierung der Schwingform der Geschwindigkeitsbereich
zwischen 70 und 90 km/h genutzt.

In kleinen Geschwindigkeitsbereichen um 100 km/h wirde bei 193
Hz (39. Ordnung) und 218,5 Hz (43. Ordnung) die Kavitatsschwing-
form ausgewertet. Da diese Schwingform stark geschwindigkeits-
abhéngig ist, muss ein kleiner Geschwindigkeitsbereich zur Be-
stimmung der Frequenzlage gewahlt werden, um Verwechslungen
zu vermeiden. Zusatzlich werden die Ordnungen (39./43.) zur Aus-
wertung definiert. Zwischen 230 und 240 Hz ist eine weitere
Schwingform iiber den gesamten Geschwindigkeitsbereich zu er-
kennen, welche bei 100 km/h ausgewertet wird.
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Abbildung 43: 3D-Spektrum Grundzustand oberer Sensor, z-Rich-
tung

Nach der Bestimmung von jedem der genannten lokalen Maxima
im jeweils angegebenen Bereich (rote Markierungen) wird die
Amplitude dieses Punktes (Frequenz liber Geschwindigkeit) in al-
len 3D-Spektren der Messung (4 Sensoren * 3 Raumrichtungen =
12 Werte) ausgelesen. Aus diesen 12 Werten wird der Bewegungs-
vektor gebildet, welcher als Eingang fiir das MAC-Verfahren dient.
Es hat sich gezeigt, dass es beziiglich der Reproduzierbarkeit nicht
zielfiihrend ist, die Geschwindigkeit zur Auswertung auf 100 km/h
streng entsprechend der Definition des Grundzustandes fiir jede
Schwingform beizubehalten. Vor allem die Analyse der Achseigen-
schwingungen ist deutlich reproduzierbarer, wenn das globale Ma-
ximum der Schwingform zur Auswertung herangezogen wird. Da-
her wird die Achsschwingung langs falls nicht explizit anders ange-
geben bei ca. 30 km/h (zwischen 26 und 34 km/h entlang der
11. Ordnung) und die Achsschwingung vertikal bei ca. 60 km/h
(zwischen 55 und 65 km/h, entlang der 8. Ordnung) ausgewertet.
Die weiteren Schwingformen werden der Definition des
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Grundzustandes entsprechend im Geschwindigkeitsbereich von
100 +/- 15 km/h ausgewertet.

3.12 Benennung der Schwingformen

Die Benennung der Schwingformen nach dem Verfahren von Grol-
lius [Gro 13] bzw. Wheeler [Whe 05] ergibt sich bei Messdaten aus
Versuchen an der Kraftschluss-Radfiihrung aus den tiber der Fre-
quenz aufgetragenen Reaktionskriften an der Radnabe in den
Raumrichtungen x, y und z, im Vergleich mit der rdumlichen Aus-
pragung der Reifenschwingformen. Zum besseren Verstidndnis
werden die visualisierten Schwingformen der Simulationsergeb-
nisse, dargestellt in Abbildung 44, aus Kapitel 4 vorgezogen.

[1,0] asym [0,0] lat [1 0]sym  [0,0] steer

Ve ®

[2,1] sym [2,0] asym [2,0] sym [2 1] asym

@@

[3,0] sym [3,0] asym [3,1] sym

Abbildung 44: Benennung der ersten elf Reifenschwingformen des

Simulationsmodells entsprechend [Whe 05]

Aufgrund des relativ einfachen Schwingungszustandes, welcher
sich aus der hohen Steifigkeit der Kraftschlussradfithrung ergibt,
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reichen die Reaktionskrafte an der Radnabe aus, um die erkannten
Schwingformen im 3D-Spektrum den Reifenschwingformen zuzu-
weisen. Dies wurde von Kindt [Kin 08a] durch Messungen mit ei-
nem Laser-Vibrometer an der Reifenoberflache bestatigt. In Abbil-
dung 45 sind die dominanten Schwingformen aller drei Raumrich-
tungen dargestellt. Die Schwingformen einer Raumrichtung
werden jeweils von links nach rechts hochgezahlt. Die 3D-Spektren
zur Ableitung des Verlaufes der Schwingformen sind in Anhang A.1
dargestellt.
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Abbildung 45: Dominante Schwingformen des Versuches im Grund-

zustand unter starren Randbedingungen

Die erste Schwingform mit Vorzugsrichtung langs (x) und geringen
lateralen (y) Anteilen bei 37 Hz ist auf die [1,0] asym Reifenmode
zuriickzufithren. Die zweite Schwingform bei 54 Hz wird aufgrund
des lateralen Anteils der [0,0] lateral Reifenmode zugewiesen. Bei
58 Hz ist die erste vertikale (z) Resonanz zu erkennen, welche der
[1,0] sym Mode zugewiesen wird. Um 100 Hz sind Schwingungsan-
teile in drei Raumrichtungen zu erkennen. Dies verdeutlicht die
Herausforderung, dass Reifenschwingformen unterschiedlicher
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rdumlicher Auspriagung miteinander koppeln, bzw. gegenseitig
Schwingungsenergie (Anregung) austauschen kdnnen. Die verti-
kale Schwingform mit lateralem Anteil wird der [2,1] asym Reifen-
schwingform zugewiesen. Der horizontale Anteil bei 100 Hz weist
auf die [2,0] asym Reifenschwingform hin. Um 200 Hz tritt eine
stark geschwindigkeitsabhdngige Schwingung der Luft im Reifen,
auch Kavitat genannt, auf. Nach Krauss [Kra 10] resultiert diese fiir
den stehenden Beobachter aus einer Schwingung der mitdrehen-
den Luft im Reifen. Durch den Doppler-Effekt erscheint diese mit-
drehende Schwingform dem stehenden Beobachter wie zwei
Schwingformen, welche stark geschwindigkeitsabhangig sind, wo-
rauf spater noch genauer eingegangen wird. Die Schwingform bei
272 Hz ist hauptsachlich in z zu erkennen und liegt im erwarteten
Bereich der Radeigenfrequenz, weshalb diese Schwingform ent-
sprechend benannt wird. In Tabelle 1 sind die benannten Schwing-
formen mit den gemessenen Frequenzlagen zusammengefasst.

Tabelle 1: Benennung der Schwingformen an der Kraftschlussrad-

fithrung, bei 2,5 bar und 100 km/h

Form Eigenfrequenz in Hz
[1,0] asym 37
[0,0] lateral 54
[1,0] sym 58
[2,1] sym 92
[2,0] asym 100
Kav-H 194
Kav-V 220
1. Radeigenfrequenz 272
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Die Ergebnisse der Versuche an der elastischen Radfiihrung zeigen
wie erwartet ein deutlich komplexeres Schwingungsverhalten als
jene an der Kraftschlussradfiihrung. Zu den Reifenschwingformen
kommen Radfiihrungsschwingformen hinzu (Abbildung 46). Durch
die Freiheitsgrade der elastischen Radfiihrung ist der Radtrager
schwingungsfahig gelagert, weshalb dieser von den Reifenschwing-
formen zu messbaren Schwingungen angeregt wird. Die Charakte-
ristik dieser Schwingungen wird durch die erstellten Bewegungs-
vektoren (Kapitel 3.11.4) beschrieben und dient nicht nur dem Ver-
gleich der Variationen anhand des MAC-Verfahrens, um
Frequenzverschiebungen der Schwingformen festzustellen, son-
dern wird in dieser Arbeit auch zur Benennung der Schwingformen

genutzt.

B W &
Achse-H Achse-V [1,0] asym [0,0] lat
RadFTors [1,0] sym [2,1] sym [2,0] sym

[3,0] sym [3,0] asym

Abbildung 46: Riumliche Auspragung der Reifen- und Radfithrungs-

schwingformen an der elastischen Radfithrung

Der Bewegungsvektor der Schwingung Achse-H (Abbildung 46)
wird ideal betrachtet nur Anteile in x-Richtung aufweisen, wahrend
fiir den Bewegungsvektor der Schwingung Achse-V ideal betrach-
tet nur Anteile in z-Richtung erwartet werden. Entsprechend wer-
den fiir den Bewegungsvektor [0,0] lat nur Komponenten in y-Rich-
tung erwartet. Bei den weiteren Schwingformen ergibt sich eine
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Kombination in den Raumrichtungen, die jeweils aus animierten
Schwingformen der Simulation abgeleitet werden. Die Schwingung
,RadFTors“, bei der der Radtrdger um die y-Achse tordiert
schwingt, wird durch eine Kombination der Messpunkte der Be-
schleunigungssensoren (Abbildung 28) bestimmt. So werden An-
teile in allen Sensoren erwartet, wobei am oberen und unteren Sen-
sor die x-Richtung (0x, Ux) gegenphasig erwartet wird, wihrend an
den Sensoren rechts und links gegenphasige Komponenten in z (Rz,
Lz) erwartet werden. Fiir weitere Schwingformen soll die Ausbrei-
tung in der x, z Ebene und der y, z Ebene gepriift werden. Entspre-
chend idealisierte Vektoren sind in Tabelle 2 dargestellt. Zur An-
schaulichkeit wurden diese nicht normiert. In der ersten Spalte
sind die Komponenten des Bewegungsvektors benannt, wobei sich
der erste Buchstabe auf die Position des Sensors, O=oben, R=rechts,
U=unten und L=links bezieht, wahrend der zweite Buchstabe die
Raumrichtung (x, y, z) angibt.

Tabelle 2: Idealisierte Bewegungsvektoren von Schwingformen

Schwingformen

Kompo- Achse Achse [0,0] RadF X, Z y, Z

nente Langs  vert. lat.  Tors.
(x) (2) V)
Ox 1 0 0 1 1 0
Oy 0 0 1 0 0 1
Oz 0 1 0 0 1 1
Rx 1 0 0 0 1 0
Ry 0 0 1 0 0 1
Rz 0 1 0 1 1 1
Ux 1 0 0 -1 1 0
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Uy 0 0 1 0 0 1
Uz 0 1 0 0 1 1
Lx 1 0 0 0 1 0
Ly 0 0 1 0 0 1
Lz 0 1 0 -1 1 1
Fx 1 0 0 0 1 0
Fy 0 0 1 0 0 1
Fz 0 1 0 0 1 1

Bei den letzten drei Komponenten in Tabelle 2 handelt es sich um
die Langskraft Fx, die Seitenkraft Fy und die Radlast Fz, welche
durch DMS an der Radfiihrung gemessen werden. Um eine Uberge-
wichtung der Kréfte im Bewegungsvektor zu vermeiden, wird die
Potenz der Krifte vor der Normierung des Vektors den Beschleuni-
gungen angepasst. Dies ist notig, da die Beschleunigungen
1.4 m/s”2 betragen und Kraftamplituden bis zu 400 N gemessen
wurden. Die Faktoren zur Anpassung der Dimension werden an-
hand des Grundzustandes abgeleitet, indem die Kraftwerte in den
entsprechenden Raumrichtungen mit dem Durchschnitt der Be-
schleunigungen in der jeweiligen Raumrichtung ins Verhaltnis ge-
setzt werden. Daraus ergeben sich Faktoren zur Normierung fiir Fx
zu 0,0234 (2,9 m/s”2, 124 N) fiir Fy zu 0,0063 (0,5 m/s”2, 80 N)
und Fz zu 0,02092 (4,06 m/s"2, 194 N).

Die rdaumliche Ubereinstimmung der idealisierten Bewegungsvek-
toren und der Bewegungsvektoren der Messungen aus dem Grund-
zustand wird nun durch das MAC-Verfahren gepriift. In der Map-
ping Matrix (MM) in Abbildung 47 sind hierzu die idealen Bewe-
gungsvektoren links aufgelistet, wahrend je Spalte ein
Bewegungsvektor der Messungen im Grundzustand aus Kapitel
3.11.4 aufgelistet ist. Die Werte zwischen 0 und 1 in der Matrix
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ergeben sich aus der Verrechnung der Bewegungsvektoren wie in
Kapitel 3.6 erlautert. Werte gegen 1 stehen fiir Ubereinstimmung
der Bewegungsvektoren, wiahrend Werte gegen 0 auf keine Uber-
einstimmung hindeuten.

Grundzustand LHQH_0°, 100 km/h, 2,5 bar
i Frequenz der Eigenvektoren von zu benennenden Schwingformen

178Hz| 24Hz 428Hz 45Hz | S4Hz | 71 Hz | 96,5 Hz 101,3 Hz119,8 HZ192,3 Hz218,5 Hz236,5 H
= |x 0,88 0,54 0,53 | 0,09 | 053 | 015 | 010
£l 0,09 | 083 | 024 | 067 | 006 | 066 014 | 039 | 077 | 073
Sy 013 | 014 | 026 012 | 024 [0 011
2 Ixy 0,47 061 | 010 | 077 | 013 X 058 | 038 | 018 | 008
2 |xz 077 | 045 | 075 | 039 | 048 | 061 | 048 | 064 | 061 | 051 | 071 | 043
3 vz 0 044 | 037 | 071 | 029 | 053 | 062 | 045 | 061 | 062 | 068 | 070
= |RadFTors| 0,34 0,11 I 0,39 0,23 0,25 0,37 0,13 | 0,39 0,39 0,33 0,33 0,12

Abbildung 47: MM ideale Vektoren vs. Grundzustand

Die Achseigenschwingungen bei 17,8 und 24 Hz weisen in der MM
mit MAC-Werten von 0,88 und 0,83 sehr hohe Ubereinstimmung
auf. Hier funktioniert der Ansatz zur Benennung der Schwingfor-
men anhand idealer Vektoren, da es sich um dominante, globale
Schwingformen handelt, die eine Vorzugsrichtung (x bzw. z) auf-
weisen. Die Schwingform bei 42,8 Hz weifdt die héchste Uberein-
stimmung mit dem x, z Vektor (MAC = 0,75) auf, was der [1,0] asym
Schwingform entspricht. Die Schwingform bei 45 Hz weist einen er-
hohten MAC-Wert von 0,67 in vertikaler Richtung auf. Mit 0,71 ist
die Ubereinstimmung mit dem y, z Vektor allerdings am hochsten.
Dieser lateralen Auspragung entsprechend wird die Schwingform
bei 45 Hz der [0,0] lateral Schwingform zugeordnet. Der hohe An-
teil in z-Richtung ergibt sich aus der dominanten vertikalen Anre-
gung durch die Fahrbahn. Wie in Abbildung 42 aus der Legende
rechts hervor geht, sind die Beschleunigungsamplituden in latera-
ler Richtung (y) aufgrund der relativ steifen Anbindung zusammen
mit einer geringen Anregung mit unter einem m/s? deutlich gerin-
ger als in x und z mit bis zu drei m/s2. Die Radfiihrungsschwingform
~RadFTors" bei 54 Hz entspricht dem idealen x, y Vektor mit einem
MAC-Wert von 0,77 besser als dem erwarteten, aus Abbildung 46
bzw. der Simulation abgeleitetem Eigenvektor, welcher einen MAC-
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Wert von 0,25 aufweist. Dies konnte aus einer Kopplung mit der
Schwingform [0,0] steering resultieren, welche auch in diesem Fre-
quenzbereich erwartet wird und in der x, y - Ebene schwingt. Al-
lerdings nicht dominant genug, um diese eindeutig identifizieren zu
konnen und Parameter festzulegen, diese auch in den Variations-
messungen erkennen zu konnen. Die Eigenfrequenz der Schwing-
form RadFTors liegt auch in den Variationsmessungen immer im
Rahmen der Messgenauigkeit um 54 Hz, was eindeutig auf eine
Radfiithrungsschwingform und nicht auf eine Reifenschwingform
hinweist. Daher wird die Benennung RadFTors fiir die Schwing-
form bei 54 Hz beibehalten und festgestellt, dass die [0,0] steering
Schwingform mit der RadFTors Schwingform koppelt jedoch weni-
ger dominant ist und daher keine Variation der Eigenfrequenz auf-
weist, also nicht zur Untersuchung der Auswirkungen der Variatio-
nen genutzt werden kann. Die Schwingformen bei 71 Hz, 96,5 Hz
und 101,3 Hz weisen einen hohen Anteil in vertikaler (z) Richtung
auf und sind in der rdumlichen Auspragung sehr ahnlich. Dies ent-
spricht sowohl der Anregung, welche wie schon beschrieben
hauptsachlich in vertikaler Richtung ausgeprégt ist, als auch den Si-
mulationsergebnissen, aus welchen in diesem Frequenzbereich
mehrere dhnliche Schwingformen hervor gehen. Zur Benennung
dieser Schwingformen wird zuséatzlich zur raumlichen Auspragung
die Reihenfolge der Frequenzlage der Schwingformen in der Simu-
lation genutzt. Die Schwingform bei 71 Hz wird der [1,0] sym zuge-
ordnet. Die Schwingform bei 96,5 Hz wird der [2,1] sym zugeord-
net, was auch durch den erhdhten MAC-Wert im Vergleich mit dem
idealen y-z Eigenvektor bestitigt wird, da es sich um eine out-of-
plane-Schwingform handelt (Abbildung 46). Die Schwingform bei
101,3 Hz wird der Schwingform [2,0] sym zugewiesen, da der Si-
mulation entsprechend ein x-Anteil der Schwingung vorliegt. Die
Schwingform bei 119,8 Hz ist durch einen hohen Anteil in horizon-
taler Richtung von den anderen Schwingformen zu unterscheiden,
was der Schwingform [2,0] asym entspricht. Die Kavitdtsmode,
welche durch die Geschwindigkeitsabhangigkeit bereits eindeutig
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identifiziert ist, weist wiederum hohe Anteile in vertikaler Rich-
tung auf. Dies war fiir die Schwingform bei 218,5 Hz erwartet wor-
den, weshalb diese Kav-V genannt wird. Die Schwingung bei 192,3
Hz, welche von Grollius [Gro 13] eher horizontal ausgepragt gemes-
sen wurde und daher Kav-H genannt wurde, kann in dieser Mess-
reihe am deutlichsten in lateraler Richtung mit vertikalem Anteil
(v, z) festgestellt werden.

Die Ergebnisse von Krauss [Kra 19] zeigen, dass sich nur im Stand
und bei sehr geringen Rollgeschwindigkeiten zwei latschfeste
Schwingformen ausbreiten. Eine in horizontaler und eine in verti-
kaler Richtung. Am drehenden Rad gehen diese Schwingformen in
eine Schwingform tiber, die sich aus einer mitdrehenden und einer
gegen die Laufrichtung drehenden Druckwelle zusammensetzt.
Wegen dem Dopplereffekt erscheint diese Schwingform am stehen-
den Radtrager in zwei Frequenzen, die wie beschrieben, Kav-V und
Kav-H genannt werden.

Die Schwingform bei 236,5 Hz zeigt in der Auspriagung und dem
Verlauf iiber der Geschwindigkeit eine hohe Ahnlichkeit mit der
Schwingform bei 272 Hz an der Kraftschlussradfiihrung. Daher
wird diese dem Rad zugeordnet. Durch die weniger steife Anbin-
dung des Rades an die elastische Radfithrung im Vergleich zu der
Messnabe der Kraftschlussradfithrung ist die Frequenzverschie-
bung um 36 Hz plausibel zu erklaren. In Tabelle 3 sind die benann-
ten Schwingformen mit Frequenzlage im Grundzustand zusam-
mengefasst.
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Tabelle 3: Benennung der Schwingformen an der elastischen Rad-

fiihrung im Grundzustand

Form Eigenfrequenz in Hz
Achse-H 17,8
Achse-V 24
[1,0] asym 42,8
[0,0] lateral 45
RadF tors 54
[1,0] sym 71
[2,1] sym 96,5
[2,0] sym 101,3
[2,0] asym 119,8
Kav-H 192,3
Kav-V 218,5
1. Radeigenfrequenz 236,5
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4 Auswertung und Diskussion
der Ergebnisse

In Kapitel 3 werden die Versuchsumgebung und die Methoden zur
Messung sowie der Auswertung beschrieben. In Kapitel 4 werden
die Ergebnisse der Versuche dargestellt und die Auswirkungen der
Variationen diskutiert.

4.1 Definition Grundzustand

Die Definition des Grundzustandes der Versuchsreihe orientiert
sich an den Randbedingungen, unter welchen der Reifen am Fahr-
zeug betrieben wird. Daraus ergeben sich eine Radlast von 4000 N
und ein Reifenfiilldruck von 2,5 bar. Die Geschwindigkeit im Grund-
zustand wird auf 100 km/h definiert. An der elastischen Radfiih-
rung wird langs und quer die hohe Steifigkeitsvariante, entspre-
chend der Steifigkeit eines realen Fahrwerkes, fiir welches der Rei-
fen vorgesehen ist, fiir Messungen im Grundzustand eingestellt.

4.2 Vergleich der Reifenschwingformen unter
Variation der Impedanz der Anbindung

Die erste Variation bezieht sich auf die Eingangsimpedanz, an wel-
che das Rad gekoppeltist. Eine hohe Impedanz der Anbindung wird
an der Kraftschlussradfithrung erzielt. Zur Variation wurde der
Reifen an der elastischen Radfiithrung untersucht. In Tabelle 4 sind
die Frequenzverschiebungen der Schwingformen dargestellt. Die
Benennung der Schwingformen wurde bereits in Kapitel 3.12 be-
schrieben, sodass hier lediglich die Schwingformen an der Kraft-
schlussradfiihrung (Tabelle 1) und an der elastischen Radfiithrung
(Tabelle 3) in Tabelle 4 zusammengefasst werden.
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Achseigenschwingformen treten nur an der elastischen Radfiih-
rung auf. Die horizontale Schwingform (Achse-H) ist mit 17,8 Hz im
Bereich der tiblichen Auslegung zwischen 12 und 20 Hz. Die Fre-
quenzlage der vertikalen Schwingform (Achse-V) entspricht mit
24 Hz einem sehr sportlichen Fahrzeug. Der Zielwert bei der Aus-
legung lag einer Limousine entsprechend zwischen 10 und 15 Hz.
Diese Abweichung ist auf eine steifere vertikale Anbindung zurtick-
zufiihren, da die ungefederte Masse aufgrund des Verzichtes einer
Bremsanlage dem realen Fahrwerk entsprechend gestaltet werden
konnte. Griinde fiir die steifere Anbindung in vertikaler Richtung
sind zum einen mangelnder Bauraum im Priifstand, weshalb zwei
Luftfedern neben dem Rad (Abbildung 11) statt einer zentralen
Luftfeder zur Erzeugung der Radlast eingesetzt werden. Des Wei-
teren haben die Anregungskrafte in den Versuchen offensichtlich
nicht ausgereicht, um die in den Luftfedern verbauten Dampfer los-
zubrechen. Dies ist ein haufiges Problem bei Versuchen am Priif-
stand, kann jedoch toleriert werden. Die hohe vertikale Steifigkeit
liber alle Versuche ist konstant, weshalb die Aussagekraft der Ver-
suchsergebnisse nicht eingeschrankt wird.

Die Eigenfrequenz der Schwingform [1,0] asym ist an der elasti-
schen Radfiihrung mit 42,8 Hz hoher als an der Kraftschlussradfiih-
rung. Wie spater in der Simulation deutlich wird, hiangt die
Schwingform [1,0] asym stark von dem Massentragheitsmoment
der Anbindung ab, womit das unerwartete Ergebnis erklart wird.
Der rotierende Anteil der Messnabe weist ein ca. zehnfach hdheres
Tragheitsmoment auf als die Radwelle der elastischen Radfiihrung.

Die Eigenfrequenz der Schwingform [0,0] lateral betragt an der
Kraftschlussradfithrung 54 Hz gegeniiber 45 Hz an der elastischen
Radfithrung. Dies ist eine deutliche Absenkung entsprechend der
deutlich geringeren lateralen Steifigkeit an der elastischen Radfiih-
rung.
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Die Eigenfrequenz der Schwingform [1,0] sym liegt an der Kraft-
schlussradfiihrung mit 58 Hz deutlich geringer als erwartet. Dies
wird auf eine geringere Steifigkeit der Kraftschlussradfithrung in
vertikaler Richtung zuriickgefiihrt. Diese Vermutung wird durch
die Simulation in Kapitel 5 bestatigt und dort anhand Variationen
in der Simulation genauer erlautert.

Die Frequenzlagen der Schwingformen [2,1] sym, [2,0] sym und
[2,0] asym werden an der elastischen Radfiihrung in einem hohe-
ren Frequenzbereich gemessen als an der Kraftschlussradfiihrung.
Dies deutet darauf hin, dass Effekte, hervorgerufen aus einer héhe-
ren mitschwingenden Masse an der Kraftschlussradfiihrung als an
der elastischen Radfiihrung dominanter sind, als die Auswirkungen
der geringeren Steifigkeit an der elastischen Radfiihrung.

Die Eigenfrequenzen der Kavitidtsmode befinden sich im erwarte-
ten Bereich. Wie in Kapitel 3.12 beschrieben, wird die Frequenz-
verschiebung der 1. Radeigenfrequenz auf die weniger steife An-
bindung des Rades an der elastischen Radfiihrung zuriickgefiihrt.

Die Ergebnisse zeigen, dass durch die Variation der Eingangsimpe-
danz eine grofie Verschiebung der Frequenzlagen von Reifen-
schwingformen hervorgerufen wird. Die Griinde fiir die Frequenz-
verschiebung konnen durch den Vergleich der Versuche an unter-
schiedlichen Radfiihrungen jedoch noch nicht eindeutig benannt
werden. Es wurde sowohl eine Variation der Steifigkeit in den ver-
schiedenen Raumrichtungen, als offensichtlich auch eine Variation
der schwingfahigen Masse, welche sich von den Reifenschwingfor-
men anregen lasst, durchgefiihrt. Daraus wird geschlossen, dass die
Radfithrung, die genutzt wird, um Reifenversuche durchzufiihren,
auch die Eigenfrequenzen der Reifenschwingformen stark beein-
flussen kann. Inwieweit dies die Validitdt des anhand der Messda-
ten parametrierten Reifenmodells beeinflusst, soll untersucht wer-
den. Im Folgenden wird hierzu durch gezielte Variationen an der
elastischen Radfiihrung gepriift, wie empfindlich
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Reifenschwingformen auf Anderungen der Randbedingungen am
Fahrwerk reagieren. Diese Variationen werden dann auch in der Si-
mulation durchgefiihrt, um die Validitit des Reifenmodells zu be-
urteilen

Tabelle 4: Variation der Eingangsimpedanz

Grundzustand, 100 km/h, Frequenzlage [Hz]
2,5 bar, 4kN Radlast
Impedanz Anbindung

Hoch Niedrig
Schwingformen (Kraftschluss-  (Elast.

Radf) Radf)
Achse langs - 17,8
Achse vertikal - 24
[1,0] asym 37 42,8
[0,0] lateral 54 45
[1,0] sym 58 71
[2,1] sym 92 96,5
[2,0] sym - 101,3
[2,0] asym 100 119,8
Kav-H 194 192,3
Kav-V 220 218,5
1. Radeigenfrequenz 272 236,5
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4.3 Variation des Luftdruckes und der Radlast
an der Kraftschlussradfiihrung

Zur Plausibilisierung der Frequenzanderungen wahrend der Vari-
ationen an der elastischen Radfiithrung, werden zuerst Variationen
an der Kraftschlussradfithrung durchgefiihrt, deren Einfliisse aus
der Literatur bekannt sind. Es wird eine Druckvariation von 2,5 bar
zu 1,5 bar bei sich ergebender Radlastvariation von 4 kN auf 3,4 kN
unter konstanter Einfederung durchgefiihrt. Anschlieféend wird
eine Radlastvariation zuriick auf 4 kN durch Erh6hung der Einfede-
rung bei konstantem Reifenfiilldruck durchgefiihrt.

Tabelle 5: Druck und Radlastvariation (Kraftschlussradfiihrung)

Radfiihrung in Eigenfrequenz [Hz]

Grundzustand
Reifenfiilldruck [bar] / Radlast [kN]

25/4 1,5/4 15/34

Schwingformen

[1,0] asym 37 35 35
[0,0] lateral 54 50 50
[1,0] sym 58 58 55
[2,1] sym 92 86 85
[2,0] asym 100 95 95
Kav-H 194 193 193
Kav-V 220 220 220
1. Radeigenfrequenz 272 272 272
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Die Ergebnisse in Tabelle 5 zeigen, dass bei einer Druckvariation
von 2,5 auf 1,5 bar bei konstanter Radlast eine deutliche Absen-
kung der Eigenfrequenzen in langs- und lateraler Richtung erfolgt.
Dies entspricht der Literatur und ergibt sich aus einer geringeren
Vorspannung des Reifens. Die hauptsachlich vertikal ausgepragte
Eigenform [1,0] sym dndert sich in der Frequenzlage nicht, was wie
schon in Kapitel 4.2 beschrieben darauf hindeutet, dass diese sehr
stark vom Priifstand beeinflusst wird, worauf anhand der Simula-
tion in Kapitel 5 genauer eingegangen wird.

Der Vergleich der Messergebnisse der Radlastvariation von 4 kN
und 3,4 kN bei 1,5 bar Reifenfiilldruck ergibt, dass die Eigenfre-
quenz der Schwingform [2,1] sym Anderungen im Bereich der
Messgenauigkeit aufweist. Des Weiteren ist eine Frequenzver-
schiebung der [1,0] sym Schwingform von 58 Hz auf 55 Hz zu be-
obachten, wobei vermutet wird, dass diese Absenkung durch eine
reduzierte Vorspannung in vertikaler Richtung des Priifstandes re-
sultierend aus der geringeren Radlast vorliegt. Die Freiheitsgrade
der Radfiihrung sind wahrend der Versuche verblockt, jedoch wird
diese auf Rollenumlaufschuhen gelagert, um den Reifen, montiert
an der Kraftschlussradfithrung, in die Trommel einfahren zu kén-
nen. Bei einer Radlastminderung von 4 kN auf 3,4 kN bei gleichem
Reifenfilldruck, regiert nur eine Reifenschwingform ([1,0] sym)
mit einer Frequenzreduktion von 3 Hz, was in dieser Quantitat
nicht plausibel ist. Ein weiterer Hinweis, dass die Frequenzlage der
Schwingung bei 58 Hz vom Priifstand dominiert wird, der die Er-
gebnisse der Simulation in Kapitel 5 untermauert.

Aus dieser Versuchsreihe kann geschlossen werden, dass die frei
schwingende Gilirtellange wesentlich dominanter fiir die Eigenfre-
quenzen der Schwingformen ist, als die Radlast. Dies wird durch die
Literatur von [Gro 13] und [Pes 90] bestétigt. Eine Radlastvariation
ruft am Fahrzeug jedoch auch eine Variation der frei schwingenden
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Giurtelldnge hervor, weshalb die Radlast am Fahrzeug einen indi-
rekten Einfluss auf die Frequenzlagen der Schwingformen hat.

4.4 Variation des Luftdruckes an der
elastischen Radflihrung

Durch eine Variation des Reifenfiilldruckes andern sich bei Versu-
chen an der elastischen Radfiihrung die Vorspannung und die Ein-
federung des Reifens, da durch die Luftfedern eine Radlaststeue-
rung realisiert wurde. Bei einer Reifenfiilldruckvariation von
2,5 bar auf 1,5 bar werden aufgrund der geringeren Vorspannung
des Reifens, niedrigere Frequenzlagen der Schwingformen erwar-
tet. In Abbildung 48 sind die Bewegungsvektoren der Druckvaria-
tion in einer Mapping Matrix (MM) wie in Kapitel 4.6 beschrieben
gegeniibergestellt. Insgesamt ergeben sich fiir den Vergleich von
Versuchsdaten unerwartet hohe MAC-Werte tiber 0,9, was fiir den
Einsatz der Methode und die Reproduzierbarkeit der Messdaten
spricht.

Die horizontale Achseigenfrequenz wird bei einer Druckreduktion
von 2,5 bar auf 1,5 bar um 0,3 Hz (17,8 Hz; 17,5 Hz) reduziert ge-
messen, was innerhalb der Messgenauigkeit liegt und vernachlas-
sigt wird. Dies ist so erwartet, da die horizontale Achseigenfre-
quenz von der Steifigkeit der Lenker in Langsrichtung abhédngt. Die
vertikale Achsfrequenz sinkt um 1,2 Hz, was aus der geringeren
vertikalen Steifigkeit des Reifens resultiert.

Die Eigenfrequenz der Schwingform [1,0] asym sinkt um 1,3 Hz, da
durch den geringeren Druck die Seitenwand eine geringere Steifig-
keit gegen Torsion aufweist. Dies entspricht dem Ergebnis der
Druckvariation an der Kraftschlussradfiithrung.
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Die Eigenfrequenz der Schwingform [0,0] lateral nimmt um 1,2 Hz
ab, was auch auf die geringere Vorspannung der Seitenwand zu-
riickgefiihrt wird. Die Schwingform RadFTors nimmt um 0,5 Hz ab,
was innerhalb der Messgenauigkeit liegt und bestatigt, dass diese
Schwingform von Eigenschaften der Radfithrung bzw. der Lenker
der Radfithrung dominiert werden.

Druckvariation: LHQH_0°, 100 km/h, 1,5 bar
Frequenz der von zu
17,5Hz[228Hz 41,5Hz| 438 |548Hz] 69,5 Hz| 94,8 Hz[ 96,3 Hz[110,8 Ha 192 Hz [217,8 Ha| 234 Hz
- Achse-H (17,8 Hz) 0, 0, 0,52 0,37 030 039 0,68 0,36 032 019
S |AchseV(24Hz) | 097 | 025 027 | 046 | 025 | 006 | 018 | 036 | o
2> |[1.0]asym (428Hz) | 067 063 | 058 | 062 | 056 | 064 | 078 | 064 | 061 | 044
= & |[00]lat(45Hz) 031 | 021 | 092 | 021 | o84 | 086 | 084 | 027 | 066 081
2 |RadFTors (54 Hz) 053 081 | 042 | 088 | 034 | 033 | 039 | 056 | 048 | 035 | 028
SR | 079 |
[1,0] sym (71 Hz) 018 | 027 | o036 | 083 | 021 1 | o 0, 056 | 069 0,79
2 2,1] sym (96,5 Hz) | 006 | 062 024 085 022 ﬁ 3 0, 033 0,68 089
£ E [2o1sym(1013Hz) | 020 | 029 | 038 | o84 | 049 91 | 085 048 | 067 073
5 = [[2,0] asym (119,8) o065 PNOB6N| 069 | 045 | 033 | os1 | o046 | o057 I D97 | 067 | 045 | 033
£ Kav-H (1923 Hz) 025 | 017 | 048 | 076 | 033 | 072 | 073 | 077 | o069 20| 068 | 055
5 Kav-V (218,5 Hz) 027 | o050 | 046 | 068 | 024 | 073 | 080 | 072 | o055 | o061 | o, 0.75
Rad (236,5 Hz) 078 [T0a1 | o043 | 042 | 045 | 062 | 043 | 046 | 031 | 057 | 073

Abbildung 48: MM der Druckvariation (2,5 bar vs. 1,5 bar)

Die insgesamt hohe Ubereinstimmung der Bewegungsvektoren der
[1,0] sym, [2,1] sym und [2,0] sym - Schwingformen aus dem
Grundzustand mit den drei Schwingformen bei 69,5 Hz, 94,8 Hz
und 96,3 Hz, erkennbar an den hohen MAC-Werten (>0,82) auch im
Vergleich der drei Schwingformen miteinander, zeigt erneut die
Herausforderung, diese Schwingformen reproduzierbar aus Ver-
suchsdaten zu extrahieren. Die Verringerung der Eigenfrequenzen
von 1,5 Hz, 1,7 Hz und 5 Hz sind tendenziell wie erwartet, zeigen
jedoch einen unterschiedlich starken Einfluss des Reifendrucks auf
die Eigenfrequenzen. Dieser Effekt wird bei der [2,0] asym
Schwingform weiter iibertroffen, welche um 9 Hz absinkt, was in
dieser Quantitit nicht erwartet wurde. Die Druckvariation an der
Kraftschlussradfiihrung ergibt eine Frequenzminderung von 5%
bei einem bar Druckminderung. Sowohl die nicht lineare Auswir-
kung der Druckvariation, als auch der Wertebereich bis 5 % pro 1
bar Druckunterschied wird von [Gro 13] bestitigt und mit ver-
schiedenen Effekten der Druckvariation (Deformation und Vor-
spannung der Seitenwand) erklart, welche sich je nach Auspragung
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der Schwingform gegenteilig fiir die Frequenzlage auswirken kon-
nen.

Die Anderung der Eigenfrequenz der Torusschwingformen Kav-H
und Kav-V fallen wie erwartet nur gering aus, da sich die Geometrie
des Hohlraums verursacht durch den geringeren Fiilldruck in hori-
zontaler Richtung nur wenig dndert. Die erhohte Einfederung
durch die geringere vertikale Reifensteifigkeit bei Druckverringe-
rung zeigt sich in einem Abfall der Frequenz der Kav-V Schwing-
form von 0,7 Hz. Die Radeigenfrequenz nimmt leicht ab, da durch
den geringeren Fiilldruck des Reifens die Felge geringer vorge-
spannt ist, bzw. vom Wulst weniger stark abgestiitzt wird.

Tabelle 6: Druckvariation (elastische Radfiihrung)

Grundzustand, 100 km/h, 4kN Frequenzlage [Hz]
Radlast

Reifendruck
Schwingformen 1,5 bar 2,5 bar
Achse-H 17,5 17,8
Achse-V 22,8 24
[1,0] asym 41,5 42,8
[0,0] lateral 43,8 45
RadFtors 54,8 54
[1,0] sym 69,5 71
[2,1] sym 94,8 96,5
[2,0] sym 96,3 101,3
[2,0] asym 110,8 119,8
Kav-H 192 192,3
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Kav-V 217,8 218,5
1. Radeigenfrequenz 234 236,5

4.5 Variation der Geschwindigkeit

Reifengummi weist viskoelastisches Materialverhalten auf, daraus
folgt, dass die Steifigkeit von Gummi steigt, wenn die Anregungs-
frequenz zunimmt. Zusatzlich werden im Stand der Technik der
Payne- und Mullinseffekt beschrieben, welche eine Entfestigung
durch das Brechen von Molekiilketten oder Losung physikalischer
Bindungen beschreiben, wenn der Reifen abrollt. Wahrend der
Mullinseffekt als langfristiges Phdnomen beschrieben wird und der
Einfluss durch das Einfahren der Reifen eliminiert werden kann,
muss der Payneeffekt beachtet werden. Je nach Rollgeschwindig-
keit werden durch die Deformation im Latsch zerstorte Bindungen
im Reifengummi bis zum nachsten Durchlauf der Gummiteilchen
durch den Latsch wiederhergestellt. Dadurch ergibt sich eine gerin-
gere Steifigkeit bei hoherer Rollgeschwindigkeit. Ein weiterer Ein-
fluss auf die geschwindigkeitsabhingige Anderung der Frequenz-
lage ergibt sich aus dem gyroskopischen Effekt. Ob dieser durch die
Storung der Symmetrie wegen der Abplattung im Latsch am Reifen
auftritt, ist in der Literatur umstritten. Durch den gyroskopischen
Effekt lassen sich jedoch Schwingformen erkléren, die bei steigen-
der Geschwindigkeit eine Erh6hung der Frequenz gegen die Ten-
denz der anderen Schwingformen aufweisen. Da fiir den gyrosko-
pischen Effekt nur entscheidend ist, ob eine Schwingform mit oder
gegen die Drehrichtung des Rades dreht.

Die Variation der Geschwindigkeit (Grundzustand = 120 km/h)
wird im Rahmen dieser Arbeit in zwei Stufen (60 km/h und 30
km/h) durchgefiihrt. Hierbei ergibt sich eine besondere Herausfor-
derung bei der Auswertung. Die Methode wie in Kapitel 3.11.4
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beschrieben, kann nicht angewandt werden, da die Geschwindig-
keitsvariation andere Suchbereiche erfordert. Daher werden in den
bendtigten Geschwindigkeitsbereichen um 60 km/h und 30 km/h
pro Schwingform jeweils mehrere Bewegungsvektoren abgeleitet.
In die MM gehen dann nur die Bewegungsvektoren ein, welche den
hochsten MAC-Wert aufweisen. Die bendtigte Erweiterung der
Auswertung zeigt deutlich, dass Einfliisse der Anregung, vor allem
der Trommelordnungen, dominant sind. Wahrend diese uner-
winschten Einfliisse der Ordnungen bei der Auswertung (Kapitel
3.11.4) konstant gehalten werden, ergibt sich bei der Variation der
Geschwindigkeit von Natur aus eine Variation der Anregung, da
nicht jede Trommelordnung gleich stark ausgepragt ist. Daraus re-
sultieren prozessbedingt geringere MAC-Werte.

Die MM (Abbildung 49) zeigt den Vergleich der Messungen bei
100 km/h und 60 km/h. Der Bewegungsvektor der horizontalen
Achseigenform wird bei 54 km/h statt wie im Grundzustand bei
30 km/h anhand des globalen Maximums der Schwingform, wie in
Kapitel 3.11.4 beschrieben, ausgewertet. Es ergibt sich ein geringer
MAC-Wertvon 0,63, da dieser jedoch der hochste MAC-Wert in der
Spalte ist und die Eigenfrequenz im erwarteten Bereich ist, gilt die
Schwingform als sicher identifiziert. Die vertikale Achsschwingung,
die [1,0] asym und die [0,0] lat Schwingformen kdénnen auch ein-
deutig anhand MAC-Werten um 0,9 identifiziert werden. Wahrend
die Achsschwingformen keine Anderungen der Eigenfrequenzen
aufweisen, dndern sich die Eigenfrequenzen der [1,0] asym und der
[0,0] lateral Schwingformen mit gegenldufiger Tendenz. Die Eigen-
frequenz der [1,0] asym Schwingform nimmt um 2,2 Hz zu, was der
Literatur entspricht. Die Eigenfrequenz der [0,0] lateral Schwing-
form verringert sich um 0,5 Hz, was nicht der Literatur entspricht.
Die geringe Abweichung liegt im Bereich der Messgenauigkeit, es
wurde jedoch eine Erhohung der Frequenz erwartet. Grund fiir die
geringe Reduktion bzw. die unverdnderte Lage der Frequenz
konnte die sehr geringe Anregung der lateralen
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Reifenschwingformen sein, welche an der elastischen Radfiihrung
durch die laterale Schwingform der Radfithrung selbst dominiert
wird. An der Kraftschlussradfiithrung ist die laterale Richtung bei
Weitem die steifste, weshalb diese durch den Reifen nicht angeregt
werden kann. Daraus folgt, dass an der Kraftschlussradfiihrung
zwar die lateralen Krifte erzeugt vom Reifen gemessen werden
konnen, das Verhalten der lateralen Anregung bei Variationen an
realen Radfiihrungen jedoch von den Eigenschaften der Radfiih-
rung dominiert wird. Daraus folgt, dass die Gesamtsteifigkeit in la-
teraler Richtung von Radfiithrung und Seitenwand des Reifens am
Fahrzeug beachtet werden muss.

Die Schwingform RadFTors wird aufgrund des h6chsten MAC-Wer-
tes von 0,6 in der Spalte eindeutig identifiziert. Die Eigenfrequenz
der Schwingform RadFTors dndert sich wie erwartet nur gering um
0,3 Hz, da diese durch Eigenschaften der Radfiihrung und nicht des
Reifens dominiert wird. Die Eigenfrequenz der Schwingform [1,0]
sym kann im Bereich von 60 km/h durch das MAC-Verfahren nicht
identifiziert werden. Der hochste MAC-Wert ergibt sich aus dem
Vergleich mit dem Bewegungsvektor der [0,0] lateral Schwingform,
was jedoch nicht plausibel ist. Die [2,1] sym Schwingform wird bei
96 Hz identifiziert, wahrend die Frequenzlage der [2,0] sym
Schwingform auch nicht eindeutig identifiziert werden kann. Durch
die insgesamt geringeren MAC-Werte wird eine Differenzierung
der Schwingformen zwischen 70 Hz und 100 Hz erschwert. Es kann
jedoch eine Tendenz festgestellt werden, dass die Frequenzen der
Schwingformen im gleichen Bereich wie bei 100 km/h liegen. Die
[2,0] asym Schwingform kann eindeutig identifiziert werden und
bestitigt diese Vermutung, da die Eigenfrequenz um 1 Hz sinkt,
statt um ca. 2 Hz zu steigen, wie aufgrund der Literatur erwartet
wurde. Die Kavitatsmode verhalt sich wie erwartet, indem die Fre-
quenzlage der sich gegen die Rollrichtung ausbreitenden Kav-H bei
Geschwindigkeitsreduktion (100 km/h zu 60 km/h) um 4,2 Hz
steigt, wihrend die sich die Frequenzlage der sich mit der
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Rollrichtung ausbreitenden Kav-V um 5 Hz sinkt. Die Radeigen-
schwingform weist keine Anderung der Eigenfrequenz auf.

Variation: Geschwindigkeit, LHQH_0°, 60 km/h, 2,5 bar
Frequenz der Eig oren von zu benennenden Schwing i
45 Hz |44.5 Hz| 543 Hz | 76,8 Hz| 96 Hz | 99,5 Hz 18,8 H2196.5 HZ213.5 Hz236.5 H.
o  Achse-H (17,8 Hz) 084 | 027 | 061 1040 ] 025 [ 050 | 071 | 040 | 031 | 020
S AchseV (24 Hz) 9 | 023 023 | 033 | 016 017 | 026 | 056
2 [10]asym (42,8 Hz) 065 | 045 | 034 | 058 | 075 | 072 | 070 | 063 | 043
= = [0.0]lat (45 Hz) 0 | 028 | 032 | 089 030 079 [ 086 [ 063 | 014 | 065 | 0, 0,69
22 RadFTors (54 Hz) 0.49 069 | 043 | 060 | 026 | 044 | 054 | 052 | 051 | 038 | 027
SR [L0]sym (71 Hy) 16 | 030 | 045 | 075 0a20] 072 | 080 | 077 | 052 | 071 | 087 | 071
2 £ 21 sym(965H:) |L 032 058 | 033 | 079 Foatd 075 |0, 067 | 021 | 067 | 082 | 0,
& E [201sym(101.3Hz) | 018 | 031 | 049 | 077 | 043 | 062 | 074 | 074 | 036 | 068 | 084 | 064
2% [2,0]asym (119,8) 018 [D0070 o061 | 041 | 018 | 027 | 049 | 078 950 072 | 043 | 033
T Kav-H(1923Hz) 015 | 019 | 049 | 071 [ 043 | 065 | 080 | 081 | 057 [ 098 | 069 | 051
E  Kavv(2185H) 016 | 055 | 050 | 0,64 054 | 074 | 073 | 045 | 065 | 073 | 081
Rad (236,5 Hz) [0 079 [T0137[ o038 050 | 0,60 | 039 | 032 | 047 | 0,

Abbildung 49: MM der Geschwindigkeitsvariation (60 km/h vs. 100
km/h)

MM, in der die Bewegungsvektoren des Grundzustandes mit den
Bewegungsvektoren der Messungen bei 30 km/h gegeniiberge-
stellt werden, ist in Abbildung 50 dargestellt. Die Achseigen-
schwingformen kdnnen eindeutig identifiziert werden und weisen
wie erwartet keinen bzw. sehr geringen (0,5 Hz, Achse-V) Einfluss
der Geschwindigkeit auf. Die Schwingformen [1,0] asym und [0,0]
lateral koppeln offensichtlich. Schon bei 60 km/h konnte eine An-
ndherung der Frequenzen beobachtet werden. Die Schwingform
bei 44 Hz (30 km/h) weist die gleiche Charakteristik wie die [1,0]
asym der anderen Messungen auf, was vor allem am hohen Anteil
in horizontaler Richtung erkennbar ist. Daher wird diese entspre-
chend zugewiesen. Die Schwingung bei 43,3 Hz (30 km/h) wird von
der [1,0] asym Schwingform tiberlagert. Dies fiihrt zu einer hohe-
ren Ubereinstimmung des MAC-Wertes der [1,0] asym Schwing-
form als die bereits zugewiesene Schwingform bei 44 Hz. An der
Zuweisung wird aufgrund der genannten horizontalen Auspragung
jedoch festgehalten, wahrend die [0,0] lateral Schwingform nicht
zugewiesen werden kann. Die Schwingform RadFTors wird eindeu-
tig bei 54,3 Hz erkannt und dndert die Frequenzlage wie erwartet
gering um 0,3 Hz. Die [1,0] sym Schwingform ist wie schon bei 60
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km/h durch das MAC-Verfahren nicht eindeutig identifizierbar.
Eine Anderung des Bewegungsvektors kann aus einer Kopplung
mit anderen Schwingformen oder auch wie beschrieben aus einer
Anderung der Anregung durch die Fahrbahn entstehen. Das Spekt-
rum (Abbildung 43) lasst ein Absinken der Eigenfrequenz der [1,0]
sym Schwingform bei steigender Geschwindigkeit entsprechend
der Literatur vermuten. Daher wurden auch die Bewegungsvekto-
ren erhohter Amplitudenwerte im erweiterten Frequenzbereich
von 65 Hz bis 80 Hz bei 30 km/h untersucht, was jedoch zu keiner
eindeutigen Ubereinstimmung fiihrte.

Variation: Geschwindigkeit, LHQH_0%, 30 km /h, 2,5 bar
[235H: Frequenz der Eig von zu Schwing?
17,8 Hz (39km/h) 44 Hz 433 Hz|S43Hz | 77 Hz | 96,8 Hz |102.8 Hz| 116 Hz | 200 Hz [210.8 Hz| 235 Hz
o  Achse-H (17,8 Hz) 091 | 049 | 068 | 011 | 009 | 022 | 067 | 006 | 03+ | 012 |
,c.. Achse-V (24 Hz) 0,05 095 0.16 0.24 0.24 030 0,15 027 0,40
e [L0]asym(428Hz) | 080 | 014 | 080 | 082 | 056 | 034 | 040 | 046 | 080 | 030 | 062 | 036
= 5 [0.0]lat (45 Hz) 013 | 038 061 | 011 | 079 | 076 93 | 048 | 018 | 085 | 081
22 RadFTors (54 Hz) 059 [7006 | 072 | o052 | 074 | 024 | 038 | 024 | 048 | 027 | 035 | 023
= o [1.0]sym (71 Hz) 035 | 034 | 022 | 064 | 015 | 074 | 061 | 087 | o048 | 008 | 09 | 076
E 5‘ [2.1] sym (96,5 Hz) 018 0.69 0.12 057 013 0.76 0.76 0.88 055 011 0.82 0.87
£ £ [[2.0]sym(101.3Hz) | 039 | 036 | 024 | 068 | 015 | 064 | 052 | 088 | 073 | 0.08 | 088 | 067
2% [20]asym(119,8) 071 | 008 | 061 | 058 | 030 | 026 | 034 | 034 | 084 | 008 | 045 | 024
E Kav-H (192,3 Hz) 041 | 022 | 032 | 065 | 022 | 063 | 070 | 066 | 075 | 018 | 068 | 050
E Kav-V (218,5 Hz) 042 | 055 | 032 | 064 | 019 | 055 | 057 | 064 | 068 | 013 | 075 | 069
Rad (236,5 Hz) 0.78 025 049 057 045 024 047 0.74

Abbildung 50: MM der Geschwindigkeitsvariation (100 km/h vs. 30
km/h)

Besser hebt sich der MAC-Wert des Bewegunsvektors der Schwing-
formen [2,1] sym ab. Diese Schwingform kann bei 96,8 Hz festge-
stellt werden, wihrend der Bewegungsvektor der [2,0] sym
Schwingform bzw. 102,8 Hz bei 30 km/h keine eindeutige Zuord-
nung ergibt. Der Bewegungsvektor der Schwingform [2,0] asym
ergibt hingegen wieder eine eindeutige Identifikation mit dem Be-
wegungsvektor der Frequenz bei 116 Hz. Der Anstieg der Frequenz
bei erhdhter Geschwindigkeit konnte ein Hinweis auf den gyrosko-
pischen Effekt sein. Das Spektrum der Messung an der Kraft-
schlussradfiihrung (Abbildung 45 und Anhang) zeigt eine dhnliche
Tendenz bis 80 km/h, dann iiberlagert sich die Eigenfrequenz je-
doch mit einer Schwingform bei geringerer Frequenz und es ist
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keine eindeutige Aussage moglich. Der niederfrequente Anteil der
Kavitatsform Kav-H hebt sich bei 30 km/h nicht vom Grundrau-
schen ab oder konnte bedampft sein. Der Kav-V genannte Teil der
Kavitatsschwingform kann auch bei 30 km/h eindeutig zugewiesen
werden und die Frequenz liegt im erwarteten Bereich. Die Ergeb-
nisse der Geschwindigkeitsvariationen wurden in Tabelle 7 zusam-
mengefasst. Der bekannte V-Verlauf der Kavitatsschwingform ent-
spricht der Literatur und untermauert weiterhin die Plausibilitat
der Messdaten.

Tabelle 7: Variation der Geschwindigkeit

Radfiihrung in Eigenfrequenz [Hz]

Grundzustand
Geschwindigkeit

30km/h  60km/h 100 km/h

Schwingformen

Achse-H 17,8 17,8 17,8
Achse-V 23,5 23,8 24
[1,0] asym 44 45 42,8
[0,0] lateral - 445 45
RadFTors 54,3 54,3 54
[1,0] sym - - 71
[2,1] sym 96,8 96 96,5
[2,0] sym - - 101,3
[2,0] asym 116 118,8 119,8
Kav-H - 196,5 192,3
Kav-V 210,8 213,5 218,5
1. Radeigenfrequenz 235 236,5 236,5
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Schwingformen mit hohem Einfluss der Radfiihrung wie die Achs-
schwingformen und die RadFTors-Schwingform behalten die Ei-
genfrequenzlage bei Variation der Geschwindigkeit nahezu bei. Zu-
satzlich konnen diese auch bei geringer Anregung reproduzierbar
identifiziert werden, was bei den Reifenschwingformen aufgrund
der geringen Anregung nur teilweise zutrifft. Aus dem Frequenz-
verlauf der sicher identifizierten Schwingformen iiber der Ge-
schwindigkeit kann geschlossen werden, dass die geschwindig-
keitsabhingige Anderung des Materialverhaltens der Gummimi-
schungen im Reifen sehr klein ist oder durch andere Effekte
aufgehoben wird. Dies wiirde bedeuten, dass die Geschwindigkeit
nur beziiglich der Kavitdtsmode fiir den Betrieb am Fahrzeug rele-
vant ist. Zur Untersuchung der geschwindigkeitsabhangigen Ef-
fekte von Reifen im Labor miissen gegeniiber dem vorgesehenen
Einsatz des Reifens am Fahrzeug unrealistische (starre) Randbe-
dingungen geschaffen werden. Wie zielfithrend dies fiir die Reifen-
entwicklung ist, sollte diskutiert werden. Vor allem, da die Ge-
schwindigkeitsvariation am Fahrzeug nicht eliminiert werden
kann. Ein weiterer Einfluss, der gegen den Einsatz starrer Radfiih-
rungen spricht, ist, dass die Radlast haufig weggesteuert eingestellt
wird. Bei einem Anstieg der Geschwindigkeit vergrofert sich der
Reifen aufgrund der Fliehkrafte jedoch in radialer Richtung, wo-
raus eine erhohte Radlast resultiert. Daraus kann wiederum eine
erhohte vertikale Steifigkeit des Reifens berechnet werden. Da die
Eigenfrequenzen der Schwingformen tendenziell jedoch fallen,
statt mit der Geschwindigkeit anzusteigen, wird eher eine Entfesti-
gung, also sinkende Steifigkeit des Reifengummis vermutet. Durch
die Kraftsteuerung in vertikaler Richtung an der elastischen Rad-
fithrung, wie auch bei realen Fahrzeugen, scheinen die Effekte deut-
lich geringer auszufallen als an starren Radfiithrungen. Die Ge-
schwindigkeitsabhdngigkeit der Frequenzlagen von Reifen-
schwingformen wird nach den Ergebnissen (Tabelle 7) zumindest
fiir kraftgesteuerte Radfithrungen in Frage gestellt. An dieser Stelle
muss jedoch auch nochmals auf die Unsicherheit der Auswertung
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eingegangen werden. So hitte eine visuelle Auswertung nach Ab-
bildung 40 die aus der Literatur erwarteten Ergebnisse auch bei
Versuchen an der elastischen Radfithrung hervorbringen konnen.
Allerdings hat sich fiir diese Arbeit gezeigt, dass die Auswertung
anhand Campbell-Diagrammen einen hohen subjektiven Anteil be-
inhalten, wahrend das MAC-Verfahren wie zu Beginn des Kapitels
beschrieben schlechte Ubereinstimmung anhand der MAC-Werte
anzeigt. Da in dieser Arbeit durchgidngig nach dem MAC-Kriterium
ausgewertet wird, ist nach den Ergebnissen der Versuche an der
elastischen Radfiihrung keine Geschwindigkeitsabhadngigkeit der
Eigenfrequenzen von Reifenschwingformen erkennbar.

4.6 Variation der Steifigkeit

Die Variation der Steifigkeit wurde in zwei Stufen, wie in Kapitel 3.2
beschrieben, durch den Tausch von Blattfedern in den Lenkern
durchgefiihrt. Zuerst wird die Variation der Langssteifigkeit be-
schrieben, deren MM in Abbildung 51 dargestellt ist. Die Schwing-
formen werden durch das MAC-Verfahren eindeutig durch sehr
hohe MAC-Werte identifiziert.

Die Achseigenfrequenz in horizontaler Richtung nimmt um 1,3 Hz
auf 16,5 Hz ab, wahrend die Eigenfrequenz der vertikalen Achs-
schwingform um 0,5 Hz abnimmt. Die Frequenzlage der Schwing-
form [1,0] asym nimmt um 0,8 Hz ab und die Schwingform [0,0] la-
teral um 0,7 Hz. Wobei der Unterschied von 0,7 und 0,8 Hz nur aus
der Rundung entsteht. Die Bewegungsvektoren der Schwingfor-
men bei 70,8 Hz, 96,8 Hz und 101 Hz sind wieder sehr dhnlich und
die Frequenzlage nimmt im Bereich der Messgenauigkeit ab. Die
[2,0] asym Schwingform nimmt um 1,3 Hz ab. Es kann festgestellt
werden, dass die Schwingformen mit Vorzugsrichtung langs in der
Frequenzlage abnehmen, wahrend die lateralen und vertikalen
Schwingformen die Eigenfrequenzen nahezu beibehalten. Diese
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Tendenzen entsprechen den Erwartungen der Variation, wobei die
Auswirkung der Variation starker erwartet wurde.

Variation: Langssteifigkeit, LWQH_0°, 100 km/h, 2,5 bar
Frequenz der Eig von zu

16,5 Hz [ 23SHz 42Hz |443 Hz [ samz | 70,8 Hz | 96,8 Hz | 101 Hz |118,5 Hz|192,5 Hz|219,3 Hz| 235 Hz
o |AchseH (17,8 Hz) ] 005 | 076 059 | 031 14 | 033 [ 068 | 033 | 034 | 042
5 Achse-V (24 Hz) 15 | 026 029 [ 063 | 029 [ 0,08 19 | 038 | 043
& |[10]asym (428Hz) | 074 92 | 038 | 080 | 055 | 038 | o054 | 080 | 063 | 063 | 036
= 5 |[0.0]lat (45 Hz) 008 | 037 | o51 | 098 | 023 | 088 | o085 | 086 | 032 | 073 | 085 | 081
gﬁ |RadFTors (54 Hz) 0,56 | 10,08 066 | 027 | 085 | 030 | 023 | 027 | 056 | 047 | 037 | 023
S o |[L0]sym (71 Hz) 026 | 032 | o064 | 074 | 031 | 091 | 072 | 087 | 056 | 071 | 0 0,75
22 ([2A]sym (965 H2) 012 | 068 | 053 | 086 | 025 | 086 | 100 | 083 | 039 | 073 | 090 | 088
S & |[2,0]sym (101,3 Hz) 030 | 033 | 068 | 071 028 | 090 [ 070 | 091 | 054 | 070 | 086 | 067
2 % |[2,0]asym (119,8) 070 | 006 | o068 | 024 | 073 | 043 | 026 | 042 97 | 063 | 048 | 025
T |Kav-H(1923H7) 033 | 020 | 067 | 065 | 057 | 069 | 058 | 0.65 | 073 | 091 | 071 | 050
g Kav-V (2185 Hz) 052 | o064 | 053 | 042 | 071 | 073 | 066 | 059 | 061 | 083 | 070
©  [Rad(2365H2) 2| 078 | 023 | 048 [[046 | o046 [ 078 | o040 [048 | 033 | o060 | 077

Abbildung 51: MM der Variation der Lingssteifigkeit

Im zweiten Schritt der Variation der Steifigkeit an der Radfiihrung
werden zusatzlich zu den Blattfedern in den Lenkern (Abbildung
10, 17) auch die Blattfedern in Querrichtung (Abbildung 9, 8) durch
weichere ersetzt. Die Bewegungsvektoren der Schwingformen ha-
ben sich dadurch nur sehr gering gedndert, weshalb der Ansatz des
MAC-Verfahrens zur Auswertung sehr gute Ergebnisse liefert, wie
die MM in Abbildung 52 zeigt. Die horizontale Achsschwingung
nimmt um weitere 2,5 Hz auf 14 Hz gegeniiber der Variation in
Langsrichtung ab. Dies zeigt, dass durch die Wahl der Stelle der
Blattfedern zur Variation der Quersteifigkeit die Torsionsfestigkeit
der Radfithrung um die z-Achse geschwécht wurde. Daraus ergibt
sich eine geringere Steifigkeit in Langsrichtung fiir den Radtrager
bzw. die Achse. In vertikaler Richtung zeigt sich kein Einfluss, die
vertikale Achseigenfrequenz bleibt in gleicher Frequenzlage. Die
Frequenzlage der [1,0] asym Schwingform wird um weitere 0,7 Hz
auf41,3 Hz reduziert, was jedoch durch die Schwachung der Anbin-
dung in Langsrichtung, wie oben beschrieben, hervorgerufen wird.
Die Eigenfrequenz der [0,0] lateral Schwingform wird weiter um 1
Hz gegentiber der Langsvariation reduziert, was zeigt, dass die la-
terale Anbindung des Reifens einen Einfluss auf die Eigenfrequenz
der [0,0] lateral Schwingform hat. Die Eigenfrequenz der RadFTors
Schwingform tritt 0,5 Hz geringer auf, was in der Messgenauigkeit
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liegt. Die Bewegungsvektoren der Eigenfrequenzen bei 69,3 Hz und
93 Hz zeigen wieder grofe Ahnlichkeit (MAC = 0,91 bzw. 0,97) und
werden weiter in der Frequenzlage reduziert.

Variation: Lingssteifigkeit, LWQW_0°, 100 km/h, 2,5 bar
Frequenz der von zu f

148z | 24Hz | 4130z 43,51z | S3,SHz | 69.3 Hz | 93 Hz |101,8 Hz|118,8 Hz|192.8 Hz[220,0 1z | 235 1z
o |Achse-H (17,8 Hz) 90 069 | 0 060 | 030 | 022 | 029 | 067 | 036 | 040 14
2 [Achsev (24 Hz) 096 0.26 029 | 050 | 030 022 | 034 | 044
& |[1,0]asym (42,8Hz) | 064 al | 074 | 039 | 083 | 055 | 049 | 049 | 079 | 068 | 066 | 038
= & |[0,0]lat (45 Hz) 008 | 036 | 037 0,24 089 | o 030 | 080 | 0 0,81
22 RadFTors (54 1iz) 061 068 | 026 029 | 028 | 023 | o056 | o044 | 038 | 028
S & [101sym (7112) 020 | 030 | o41 | 074 | 031 o1 | o8z | o 056 | 079 | 090 | 076
£ 2 |[24]sym (96,5 17) 066 | 036 | 0, 026 | 086 | 097 | 083 | 036 | 078 | 086 | o0
2 E |[20]sym(101,30z) | 023 | 031 | o044 | 071 | 028 ["091 | 082 | 090 | o052 | 079 | 088 | 068
2% [[2,0]asym (119,8) 044 035 | 025 | 069 | 042 | 034 | 036 | 061 | 056 | 027
T |Kav-H (192,3 Hz) 23 | 019 | 039 | 065 | 057 | 068 | 066 | 062 | 071 9 074 | 053
Z  |Kav-v (2185 Hz) 025 | 050 | 040 | 053 | 042 | 070 | 076 | 064 | 058 | 067 | 083 | 072
©  [Rad (2365 Hz) 078 | 015 | 046 15| o046 | o064 | 039 [T0A6 | 035 | 055 | 077

Abbildung 52: MM der Variation der Lings- und Quersteifigkeit

Die [2,0] sym und [2,0] asym Schwingformen konnen eindeutig
identifiziert werden. Die Frequenzlagen sind sehr konstant beziig-
lich beider Variationen, was darauf hindeutet, dass diese Reifen-
schwingformen eher wenig von Variationen der Steifigkeit der Rad-
fiihrung beeinflusst werden. Ropers [Rop 05] hat wie im Stand der
Technik beschrieben festgestellt, dass Radfiihrungseigenschaften
ab 140 Hz keinen Einfluss mehr auf Reifenschwingformen haben.
Nach den Ergebnissen der Steifigkeitsvariation ist dies bereits ab
100 Hz der Fall. Bei Variationen der Eingangsimpendanz (Kapitel
4.2) wurden jedoch grofde Differenzen in der Frequenzlage beo-
bachtet, auch im Bereich iiber 100 Hz. Daraus ergibt sich ein Hin-
weis, dass die angeregte Masse der Radfiihrung, welche mit dem
Reifen schwingt, auch einen Einfluss haben kdnnte, worauf spater
noch genauer eingegangen wird. Die Kavitats- und die Radschwing-
form sind eindeutig identifizierbar und verhalten sich wie erwartet
wenig beeinflusst von den Steifigkeitsvariationen der Radfiihrung.
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Tabelle 8: Variation der Steifigkeit der elastischen Radfiihrung
(LHQH = ldngs hart, quer hart; LWQH = langs weich, quer hart;
LWQW = liings weich, quer weich)

Radfiihrung in Eigenfrequenz [Hz]

Grundzustand
Steifigkeit der Radfiihrung

LHQH LWQH LwQw
Schwingformen
Achse-H 17,8 16,5 14
Achse-V 24 23,5 24
[1,0] asym 42,8 42 41,3
[0,0] lateral 45 44,3 43,5
RadFTors 54 54 53,5
[1,0] sym 71 70,8 69,3
[2,1] sym 96,5 96,8 93
[2,0] sym 101,3 101 101,8
[2,0] asym 119,8 118,5 118,8
Kav-H 192,3 192,5 192,8
Kav-V 218,5 219,3 220,0
1. Radeigenfrequenz 236,5 235 235

4.7 Variation der Raderhebungskurve

Die Raderhebungskurve beschreibt den Weg des Radzentrums bei
Ein- und Ausfederung des Fahrwerkes. Diese wird durch die An-
ordnung der Lenker mafdgeblich beeinflusst. Um die Auswirkungen
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einer Variation der Raderhebungskurve abschidtzen zu kénnen,
wurde die elastische Radfiihrung so konstruiert, dass die Lenker
der Radfiihrung um die Achse des Bolzens (11, Abbildung 10) ver-
dreht werden konnen. Dadurch dndern sich die Raderhebungs-
kurve, die 6rtliche Massenverteilung der Radfiihrung und die Geo-
metrie der Anbindungspunkte der Lenker. Zusatzlich wird durch
das Verdrehen der Lenker eine Variation der Steifigkeit hervorge-
rufen, da die Lenker nun auch Krifte in vertikaler Richtung aufneh-
men.

Die MM der Variation ,Lenker um 8° verdreht” ist in Abbildung 53
dargestellt. Wahrend die horizontale Achseigenschwingung um
0,5 Hz abnimmt, erhoht sich die vertikale Achseigenschwingung
um 0,5 Hz. Trotz der geringen Verschiebung der Achseigenfrequen-
zen im Bereich der Messgenauigkeit deutet dies darauf hin, dass die
Steifigkeit in x-Richtung leicht abnimmt, wahrend die Lenker durch
die Verdrehung wie beschrieben einen Beitrag zur vertikalen Stei-
figkeit liefern. Die Frequenzlage der Schwingform [1,0] asym steigt
um 0,5 Hz, was eher fiir eine Zunahme der Steifigkeit in horizonta-
ler Richtung spricht, da sich am Massentragheitsmoment keine Va-
riation ergeben hat. In lateraler Richtung ist keine Variation vorge-
nommen worden, jedoch sinkt die Frequenz der [0,0] lat Schwing-
form um 0,7 Hz, was nicht auf die Variation zuriickgefiihrt werden
kann. Die Schwingform RadFTors dndert sich wie erwartet nicht in
der Frequenz. Die Frequenzlagen der drei dhnlichen Schwingfor-
men bei 69 Hz, 95,8 Hz und 97 Hz sinken jeweils um 0,7 bis 4,3 Hz,
wahrend die [2,0] asym Schwingform um 0,5 Hz steigt. Da die Fre-
quenzlagen sowohl der [1,0] asym als auch der [2,0] asym um 0,5
Hz steigen, lasst sich ein Trend ableiten, obwohl die Anderung im
Bereich der Messgenauigkeit ist. Dieser Trend spricht fiir eine Stei-
figkeitserh6hung in horizontaler Richtung, was dem Trend resul-
tierend aus den Achseigenschwingungen widerspricht. Ahnlich
verhdlt sich dies in vertikaler Richtung, wo die Frequenzlage der
Achseigenschwingung wie erwartet leicht steigt, wihrend die
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vertikal dominierten Reifenschwingformen in der Frequenzlage
abnehmen. Da es sich vor allem bei den Achseigenformen um kleine
Anderungen handelt, kénnte die Messgenauigkeit verantwortlich
fiir die widerspriichlichen Aussagen sein, die diese Variation liefert.
Ob auch Effekte der Massenverteilung der Radfiihrung verantwort-
lich sein kdnnen, soll anhand der Simulation gepriift werden.

Variation: Raderhebungskurve, LHQH_8°, 100 km/h, 2,5 bar
Frequenz der Eig von 2u S

173 Hz| 243 Hz | 433 Hz 443 Hz| S4Hz | 69 Hz | 958 Hz| 97 Hz (1203 Hz 192 Hz [219.5 Hz| 234 Hz

o  AchseH (17,8 Hz) 069 | 015 | 062 | 026 | 016 | 016 | 067 | 033 | 042
S Achse-V (24 Hz) 0, 047 | 0, 1| 033 | 047
< |[L0]asym (42.8Hz) |0 016 049 | 070 | 050 | 041 | o, 0, 063 | 071 | 034
= & |10.0] lat (45 Hz) 031 | 035 | 050 0, 92 5 034 | 076 | 079 | 079
S 2 [RadFTors (54 H) 052 078 | 035 | 079 | 027 | o 1 | 056 | 045 | 042 | 023
S o [1,0) sym (71 Hz) 055 | 034 | 060 | 075 | 031 081 056 | 074 0,71

E £ |[2.1)sym (96,5 Hz) 037 | 067 | 051 024 040 | 075 | 085
8 £ |[20]sym (101,3Hz) | 061 | 035 | 060 | 073 | 032 079 | o 056 | 073 0,64
_.3 = [2,0] asym (119,8) 074 074 | 033 | 033 | 038 | 0, 061 | 058 3
£ Kav-H (1923 Hz) 054 3 | 072 | 073 | 038 | 067 | 063 | 061 | 075 074 | 050
g |Kav-V (218,5 Hz) 057 | 057 | 064 | 059 | o, 067 | 069 | 057 | 060 | 062 | 0 0,70
Rad (236,5 Hz) L 1 078 046 ﬁ 047 | 063 | 045 9 | 034 | o054 | 081

Abbildung 53: MM der Variation der Raderhebungskurve

4.8 Messung zur Reproduzierbarkeit

An der elastischen Radfithrung werden Schrauben gelést und Blatt-
federn ausgetauscht, um die Variationen durchzufiihren. In Kapitel
3.3 wurde erldutert, dass das Schwingungsverhalten von Struktu-
ren schon durch unterschiedlich stark angezogene Schrauben be-
einflusst werden kann. Gravierender werden Auswirkungen be-
schrieben, wenn Baugruppen unterschiedlich verspannt sind oder
gar die Massenverteilung nicht mehr gleich ist. Daher wurden zum
Umbau konkrete Anzugsmomente fiir alle Schraubenverbindungen
vorgegeben und bei der Konstruktion der Radfiihrung darauf ge-
achtet, mogliche Fehlerquellen zu eliminieren. Zur Priifung, welche
Fehler aus der notigen Umriistung der elastischen Radfiihrung zur
Realisierung der Variationen zu erwarten sind, wurde nach der
Messreihe der Grundzustand wiederhergestellt. In Abbildung 54 ist
die Entsprechende MM abgebildet. Es zeigt sich, dass die
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Bewegungsvektoren in einem sehr hohen Mafie iibereinstimmen.
Auch die Eigenfrequenzen stimmen mit einer Genauigkeit von
0,25 Hz tiberein. Die Entscheidung die Messgenauigkeit nach der
visuellen Ableitung der Eigenfrequenzen durch Anpassung der
Fensterung zur FFT zur finalen Auswertung von einem Hertz auf
0,25 Hz herunterzusetzen war also zielfiihrend, da die Messgenau-
igkeit offensichtlich unter 0,5 Hz liegt und die zu untersuchenden
Variationen im Bereich von wenigen Hertz liegen.

Die Problematik der Reproduzierbarkeit des [2,1] sym Bewegungs-
vektors ist in vielen Variationsmessungen und in der Reproduzier-
barkeitsmessung auffallig. Abhilfe konnte hier geschaffen werden,
indem der Bewegungsvektor fiir die [2,1] sym Schwingform aus
der Reproduzierbarkeitsmessung im Satz der Bewegungsvektoren
des Grundzustandes genutzt wiirde, da offensichtlich ist, dass die
[2,1] sym - Schwingform im Grundzustand zu Beginn der Messun-
gen nicht bzw. anders angeregt wurde als in den weiteren Versu-
chen. Es wurde jedoch davon abgesehen, da sich dadurch nur die
Ergebnisse einiger Variationen verbessern wiirden. Die Herausfor-
derung, dass nicht alle Schwingformen in jeder Messung identifi-
ziert werden kdnnen, ist aus anderen Projekten zur schwingtechni-
schen Beurteilung von Strukturen bekannt. Da der Versuchsauf-
wand jedoch auch immer eine grofe Rolle spielt, konnen nicht
beliebig viele Wiederholungsversuche durchgefiihrt werden, um
diese Herausforderung durch statistische Mittel abfangen zu kon-
nen.
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Reproduzierbarkeitsmessung: LHQH_0°, 100 km/h, 2,5 bar
Frequenz der von zu o .

178 Hz | 24Hz | 34,5Hz | 428 Hz | S4Hz | 71 Hz | 96,5 Hz [101,3 Hz|119.8 Hz[192,3 Hz[218,5 Hz|236,5 Hz
o |Achse-H (17,8 Hz) 098 031 | 079 | o062 | 031 | 047 | 032 | 067 | 034 | 033 |
Q Achse-V (23,8 Hz) 006 | 09 | 019 | o 029 | o058 | 029 | 008 | 019 | 038 | 051
& [0,0] lat (34,5 Hz) 033 [ 021 | 097 | 067 | 034 | 073 | 069 | 064 | 065 | 086 | 079 | 063
T & |[L0]asym (43 Hz) 0.80 071 | 064 | 055 | 042 | 053 | 081 | 065 | 063 | 033
g 2 [RadFTors (54,3 Hz) 0,57 055 | 080 | 092 | 030 | 026 | 026 | 056 | 048 | 037 | 023 |
= o |[1,0] sym (71 Hz) 037 | 031 074 | 058 | 0,19 90 | 076 | 087 | 056 | 071 | 0, 0,70
g £ |[24)sym (98Hz) | ,08 90 | 031 | 019 [ 006 | 033 | 066 | 032 | 016 | 029 | 046 | 061
2 £ |[2.0]sym (101,8 Hz) 042 | 033 | 069 [ 059 [ 018 | 090 | 075 | 091 | o056 [ 070 | 086 | 062
2 % |[2,0]asym (119,8) 072 | 006 | 058 | 069 | 037 | 043 | 030 | 040 | 064 | 047 | 023
2 |Kav-H(191317) 041 | 020 | 085 | o064 | 031 | 069 | 063 | 064 | 075 | 092 | 070 | 048 |
2 |Kav-V (2185 Hz) 044 | 052 | 069 | 061 | 024 | 070 | 075 | 065 | 061 | 062 | 082 | 071
©  [Rad(237,5Hz) [ 078 | o1 | 023 | 0 046 | 074 [ 039 | 020 | 033 | 059 | 084

Abbildung 54: MM des Grundzustandes zu Beginn und am Ende der

Messreihe

49 Fazit zu den Versuchen

Es hat sich gezeigt, dass Reifenschwingformen durch Beschleuni-
gungssensoren an der elastischen Radfiihrung eindeutig wiederer-
kannt werden konnen. Dadurch ist es mdglich, die Auswirkungen
von Variationen der Randbedingungen gezielt zu quantifizieren.
Hiervon konnte aufgrund der hohen Dichte an Schwingformen des
Reifens im Bereich von 30 Hz bis 250 Hz nicht per se ausgegangen
werden. Die Ahnlichkeit der Schwingformen bei 71 Hz, 98 Hz und
101,8 Hz im Grundzustand zeigt diese Herausforderung deutlich.
Daraus folgt, dass die Benennung der Schwingformen in diesem Be-
reich allein aus Versuchen nicht sicher erfolgen kann und erst
durch den Vergleich mit Simulationsdaten moglich ist. Da das Si-
mulationsmodell im nichsten Schritt jedoch anhand der Versuchs-
daten gefittet wird, ist diese oft angewandete, iterative Methode zur
Benennung der Schwingformen aus Versuch und Simulation un-
gliicklich. Eine andere Methode ist jedoch nicht bekannt und
konnte auch im Rahmen dieser Arbeit nicht entwickelt werden. Die
hohe Ubereinstimmung der MAC-Werte in den Mapping Matrizen
(MM) zeigt jedoch, dass das Verfahren sehr gut geeignet ist, eine
Verwechslung von Schwingformen bei der Auswertung von Varia-
tionsmessungen auszuschlief3en.
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Auswertung und Diskussion der Ergebnisse

Wahrend sich gezeigt hat, dass Variationen der Geschwindigkeit
unter elastischen Randbedingungen zu kleine Auswirkungen her-
vorrufen, um diese reproduzierbar messen zu konnen, kénnen Fre-
quenzverschiebungen der Reifenschwingformen bei Variation der
Steifigkeit der Radfithrung nachgewiesen werden. Inwieweit diese
Frequenzverschiebungen ausreichen, um kritische Eigenfrequen-
zen einzelner Schwingformen aus kritischen Frequenzbereichen an
realen Radfiihrungen bzw. Fahrzeugen verschieben zu kénnen, um
Uberschneidungen zu vermeiden, miisste gezielt untersucht wer-
den. Eigenfrequenzen von Radfithrungen an Fahrzeugen sind im
Serienzustand jedoch in ausreichendem Abstand zu Reifen-
schwingformen gewdhlt, um zu verhindern, dass Reifenschwing-
formen das Fahrwerk anregen konnen, was zu einer deutlichen
Verstiarkung der Schwingungen fiihren wiirde und Komforteinbu-
en zur Folge hatte. Interessant ist die Moglichkeit der Beeinflus-
sung von Reifenschwingformen durch die Radfiihrung allerdings,
wenn moglichst genaue Reifenmodelle gefordert werden und nicht
beriicksichtigt ist, dass Variationen der Randbedingungen offen-
sichtlich Einfluss auf die Frequenzlage der Reifenschwingformen
haben. In diesem Fall kénnen Differenzen in der Ubertragungsfunk-
tion des Gesamtfahrzeugmodells entstehen, wenn beurteilt werden
soll, ob mit der Anregung des Reifens am Fahrwerk stérende Ge-
rausche fiir den Fahrer entstehen oder nicht. Inwieweit diese Diffe-
renzen auch in der Simulation dargestellt werden kdnnen, wird im
Folgenden gepriift.
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5 FE-Rollgerausch-Reifenmodell

Die Versuchsergebnisse bestatigen die Hypothese, dass die Anbin-
dung des zu untersuchenden rollenden Rades Einfluss auf die Rei-
fenschwingformen hat. Die Quantitit dieses Einflusses wurde
durch die Versuche ermittelt und kann nun genutzt werden, um die
Robustheit des Reifenmodells zu beurteilen.

In diesem Kapitel wird hierzu ein FE-Reifenmodell nach dem Stand
der Technik erstellt, um dann zu untersuchen, wie sensitiv die Fre-
quenzlagen von Reifenschwingformen bis 150 Hz auf Variationen
der Materialparameter der Gummimischungen in der Simulation
reagieren. Dann wird das FE-Reifenmodell an die Versuchsdaten
aus Kapitel 4 unter starren Randbedingungen gefittet und die Aus-
wirkungen von Anderungen der Randbedingungen untersucht. Ziel
hierbei ist es, die Parameter zu identifizieren, welche den gréfiten
Einfluss auf das Simulationsmodell haben. Besonders betrachtet
werden Eigenschaften mit hoher Abweichung, um diese effizient
fitten zu konnen, ohne besser passende Eigenschaften zu veran-
dern.

5.1 Grundlagen zum Aufbau von FE-
Reifenrollgerauschmodellen

Kindt [Kin 09] beschreibt ein stark vereinfachtes Reifenmodell in
Form eines Ringmodells, welches unter Verwendung von nur drei
Frequenzlagen bestimmter Eigenmoden (jeweils 1. Ordnung der
translatorischen Moden in %, y und z) des Reifens aus dem Versuch
parametriert wird. Die Frequenzlagen der Schwingformen dieses
Modells stimmen bis 300 Hz mit den Frequenzlagen aus den Versu-
chen bis auf 5% iiberein, wobei einige Schwingformen nicht beach-
tet werden. Dies ist fiir ein stark vereinfachtes Modell
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liberraschend genau und zeigt die Leistungsfahigkeit der FE-Me-
thode. Das Modell besteht aus einem flexiblen Ring fiir die Lauffla-
che. Die Seitenwand wird durch Federelemente dargestellt. Wei-
tere Strukturen bilden das Rad und den Hohlraum im Reifen ab. Zur
Parametrisierung werden die erste Axialmode (nach Wheeler [Whe
05]: [0,0] 1at), die Torsionsmode ([0,0] tors) und die erste Vertikal-
mode [1,0] vert aus dem Versuch durch Anpassung der Materialpa-
rameter im Modell gefittet. Das Modell kann auch einen durch Rad-
last belasteten und rotierenden Reifen simulieren, wobei es bei der
Belastung Herausforderungen mit dem Hohlraum zwischen Reifen
und Felge gibt. Kindt beschreibt im Ausblick der Veroffentlichung
wie auch [Mev 14], [Bek 10], [Bri 07a] und [Whe 05], dass es wiin-
schenswert wire, genauere Materialdaten des Reifens von der In-
dustrie zu bekommen. Bis heute sind die Reifenhersteller aus Griin-
den der Geheimhaltung, aber bestimmt auch wegen der techni-
schen Realisierbarkeit, diesem Wunsch nicht nachgekommen. Es
ist nicht trivial, Materialeigenschaften unter den Randbedingungen
wie sie im Reifen herrschen an einem Probenpriifstand zu messen.
Ein Reifen besteht aus einem hoch komplexen Verbund aus bis zu
25 verschiedenen Werkstoffen bzw. Vorprodukten mit unter-
schiedlichen Eigenschaften. Diese werden wahrend der Fertigung
unter definierter Temperatur und Druck zusammengefiigt, wobei
auch definierte Eigenspannungen entstehen. So wird schnell klar,
dass das Materialverhalten des Verbundwerkstoffes nicht aus einer
Summe der einzelnen Materialeigenschaften abgeleitet werden
kann. Die Materialverbindungen und Vorspannungen haben wiede-
rum Einfluss auf die einzelnen Materialeigenschaften. Der Aufwand
jede Bindung einzeln zu untersuchen ist nicht zielfiihrend und vor
allem selten moglich. Es werden Effekte aus den Bindungen und
Vorspannungen nachtriglich in die Materialmodelle integriert, in-
dem diese im Gesamtmodell anhand von Versuchsdaten angepasst
bzw. gefittet werden. Fiir das Verfahren der Anpassung von Mate-
rialdaten durch Versuchsdaten gibt es verschiedene Bezeichnun-
gen wie Model-Updating, Model-Fitting, Model-Tuning,
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Modeloptimierung und weitere. Das Verfahren wird nicht nur bei
Reifen angewandt. Zur Simulation von Fiigestellen (Kleben,
Schweifden) haben sich kommerzielle Optimierer etabliert, die FE-
Modelle automatisiert an Versuchsdaten anpassen. Falls Material-
daten vorhanden sind, dienen diese lediglich als Startparameter
der Optimierung der einzelnen Materialmodelle im Gesamtmodell.
Der Nutzer steuert die Optimierung durch Begrenzen des Parame-
terraums, welcher sich haufig aus den Randbedingungen und den
plausiblen Bereichen der Materialeigenschaften zusammensetzt
[Gog 02] [Gug 09] [Mar 10] [Gar 11]. Angelehnt an automatische
Verfahren wird in dieser Arbeit ein Fitting der Materialmodelle ma-
nuell durchgefiihrt. Dies ist notig, da sehr viele unterschiedliche
Materialen in der Reifenkonstruktion eingesetzt werden, was die
Dimension des Optimierungsproblems sehr grof werden lasst.
Dadurch kann das Fitting nur begrenzt gesteuert werden und die
Ergebnisse des meist unbekannten Optimierungsalgorithmus kon-
nen nur schwer nachvollzogen werden. Ziel ist es jedoch, den Ein-
fluss der Komponenten des FE-Reifenmodells so genau wie moglich
beschreiben zu kénnen.

Sakthivel [Sak 12] [Sak 15] beschreibt ein Reifen-Rollgerdausch-Mo-
dell, welches in der kommerziellen FE-Umgebung Abaqus nach ei-
nem vom Hersteller (Dassault Systems, 3DS) vorgeschlagenen Ver-
fahren [Sim 09] implementiert wird. Da Sakthivel offensichtlich
keinen Zugang zu geeigneten Reifenpriifstinden hatte, bedient er
sich an den Versuchsdaten von Kind [Kin 08a], um sein Reifenmo-
dell zu fitten. Es liegen ihm weder Materialdaten noch genaue Geo-
metriedaten vor. Trotzdem gelingt es ihm, den Frequenzbereich bis
200 Hz (11 Strukturmoden des Reifens) mit ca. 9 % Genauigkeit im
Schnitt zu simulieren. Auch dieses Ergebnis bestatigt das Verfah-
ren, reduzierte Reifenmodelle nachtraglich mit Versuchsdaten zu
fitten. Die Geometrie des reduzierten Reifenmodells (Abbildung
55) wurde von Sakthivel in [Sak 15] mit den entsprechenden nicht-
linearen Materialmodellen veroéffentlicht.
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Abbildung 55: 2D-Reifenmodell nach Sakthivel [Sak 15]

Der Parametersatz der Materialmodelle dient in dieser Arbeit zu-
sammen mit einem eigenen Geometrie-Modell, welches nach der
Anleitung von Dassault Systems [Sim 09] und der Arbeit von Gareis
[Gar 11] erstellt wurde, als Start des Fittings. Um das manuelle Fit-
ting durchfiihren zu kénnen, werden die nichtlinearen, hyperelas-
tischen Materialmodelle in lineare Materialmodelle umgerechnet.

Wie in Kapitel 2 genannt, beschreibt Grollius [Gro 13] sehr umfang-
reich ein FE-Reifen-Rollgerauschmodell. Viele mathematische und
theoretische Hintergriinde der implementierten Funktionen der Si-
mulationsumgebung, welche in der vorliegenden Arbeit nicht ex-
plizit beschrieben werden, sind in [Gro 13] oder in der Abaqus Do-
kumentation umfangreich beschrieben.

Die bisher genannten FE-Reifenmodelle sind ein Auszug aus der
vielfaltigen Literatur beziiglich dieses Themas, um anschaulich den
unterschiedlichen Detaillierungsgrad vom einfachen Ringmodell
von Kindt bis hin zum hoch detaillierten, aufwandig parametrisier-
ten Vollmodell von Grollius mit zusatzlichem Einsatz der Substruk-
turmethode, um die Berechnungszeit im Rahmen zu halten, zu zei-
gen. Die Aufzahlung erhebt nicht den Anspruch vollstindig zu sein.
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Fiir die Simulation bzw. Berechnung des im Folgenden beschriebe-
nen FE-Reifenmodells stand ein Rechner mit 64 GB Arbeitsspeicher
und acht 2,7 GHz Prozessoren zur Verfiigung. Auf diesem Rechner
konnte das FE-Reifenmodell in jedem Entwicklungsstand unter 20
Stunden berechnet werden. Die Simulation des Reifenmodells in
Verbindung mit dem FE-Modell der elastischen Radfiihrung nahm
bis zu vier Tage in Anspruch. Das Reifenmodell besteht aus rund
117.000 Elementen, woraus sich 400.000 Freiheitsgrade ergeben.
Das Radfiihrungsmodell besteht aus 700.000 Elementen mit 4,3
Millionen Freiheitsgraden.

5.2 Aufbau des FE-Reifenmodells

Im Folgenden wird der konstruktive Aufbau von PKW-Radialreifen
wie in Abbildung 56 dargestellt eingefiihrt. Analog werden im An-
schluss die Geometrie und Materialverteilung des FE-Reifenmo-
dells beschrieben.

5.2.1  Aufbau von PKW-Reifen

Die Krafte aus dem Kontakt des Reifens mit der Fahrbahn werden
in den Laufstreifen (1) eingeleitet. Der Laufstreifen wird durch den
Unterbau (3) mit Stahlgiirteln (2) verbunden. Diese Stahlgiirtel
sind wechselseitig in einem Winkel zwischen 15° und 25° relativ
zur Ebene des Reifenzentrums angeordnet, um dem Laufstreifen
Steifigkeit zur Kraftiibertragung zu verleihen. Getragen wird der
Stahlgiirtel von der Karkasse, welche das Luftvolumen umschlief3t
und aus Kordlagen (4) besteht. Die Kordlagen werden aus Nylon,
Rayon oder Polyester gefertigt und sind in Elastomermischungen
eingebunden. Diese werden von Wulst zu Wulst gefiihrt und sind
am Reifenfufd um die Wulstkerne (8) und das Wulstprofil (7), auch
Woulstfiiller genannt, gewickelt. An den dufderen Seiten wird die
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Karkasse von den Seitenwédnden (6) geschiitzt. Die Innenseite des
Reifens ist mit einem Innerliner (5) zur Abdichtung des Reifens ge-
gen Luftverlust beschichtet.

5 2 1 3

Abbildung 56: Aufbau eines Radial-Giirtelreifens [Gro 14]

Die Unterteilung des Reifens wie oben beschrieben kann wie in
[Gip 05] oder [Her 08] noch feiner gemafd dem Einsatz verschiede-
ner Gummimischungen vorgenommen werden. Daraus ergeben
sich Méglichkeiten, das Reifenmodell bei Kenntnis der Materialda-
ten sehr genau zu beschreiben. Eine Sensitivitdtsanalyse durchge-
fithrt von Gareis [Gar 11] ergab jedoch, dass dies fiir Rollge-
rauschmodelle nicht zielfithrend ist, sondern wie auch von Kindt
[Kin 09] und Sakthivel [Sak 15] beschrieben, mehrere Gummimi-
schungen integriert simuliert werden kdnnen. Gareis zeigt wie in
Abbildung 57 dargestellt, dass die einzelnen Materialien nach der
Reduktion unterschiedlich starken Einfluss auf das Schwingungs-
verhalten des Reifens aufweisen. Dieser Einfluss wird durch die Po-
sition und den Anteil am Gesamtvolumen des Aufbaus beeinflusst.
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Durch die Position des Materialbereiches im Reifen ergibt sich
auch, ob das Material eher einen Einfluss auf radial umlaufende Mo-
den einbringt oder eher Biegemoden senkrecht zur Reifenhoch-
ebene (x-z) beeinflusst. Daraus ergibt sich Potential fiir oben be-
schriebene Fitting-Verfahren, da Radial- und Biegemoden unter-
schiedlich stark beeinflusst werden kdnnen, je nachdem wie hoch
die Abweichung zu den Versuchsdaten ist.
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Abbildung 57: Einfluss der unterschiedlichen Gummimischungen

auf Strukturschwingungen des Reifens [Gar 11]

5.2.2  Geometrie des Projektreifens

Gareis konnte das nachgewiesene Potential zum Modelfitting je-
doch nicht so effektiv wie gewlinscht nutzen, da sich herausstellte,
dass er zu viele Gummimischungen zusammengefasst hatte. In der
vorliegenden Arbeit werden, wie in Abbildung 58 dargestellt, mehr
Unterteilungen vorgenommen. Hierbei wird eine strikte Trennung
von Seitenwand- und Laufstreifenbereich durchgefiihrt. So kann
das Potential, Biegeschwingformen getrennt von radialen Schwing-
formen voneinander zu fitten erhoht werden. Hierbei wird bewusst
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von der Realitit abgewichen, die Gummimatrix der Karkasse
durchgehend aus derselben Gummimischung zu gestalten. Statt-
dessen wird die Gummimatrix des Giirtels in die Karkasse inte-
griert. Die entsprechenden Fasern werden getrennt in die Simula-
tion implementiert, was im Folgenden genauer erlautert wird. Die-
ser Ansatz erlaubt unterschiedliches Materialverhalten in der
Karkasse aufgrund eingebrachter Vorspannungen bei der Ferti-
gung im spateren Fitting einzubringen.

Laufflache
Unterbau

Glirtel (Matrix)
Innenseele
Karkasse (Matrix)
Seitenwand
Felgenband
Waulstfiiller
Whulstkern

L
.
|
|
(-
|
B
[
[

Abbildung 58: Geometrischer Aufbau des FE-Reifenmodells

5.2.3  Materialdaten des Projektreifens

Der Geometrie aus Abbildung 58 werden die Materialdaten aus
[Sak 15] zugewiesen, welche bei einer Dehnung von -40 % lineari-
siert werden. Die Linearisierung wird durchgefiihrt, um die Steifig-
keit der Gummimischungen in Form des E-Moduls zur Optimierung
gezielt dndern zu konnen. Bei der Verwendung eines nichtlinearen,
hyperelastischen Materialmodells ist nicht genau genug bekannt,
wie die Eingangsparameter zur Linearisierung durch den Solver
gewdhlt werden. In Abbildung 59 ist dargestellt, wie sich die
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Materialmodelle von [Sak 15] in Abhdngigkeit von der Dehnung ge-
geniiber linearen E-Moduln (2 und 10 MPa) verhalten. Es ist zu er-
kennen, dass sich die Materialmodelle im Bereich von -20 bis 50 %
Dehnung nahezu linear verhalten. Durch die Wahl einer Linearisie-
rung bei -40% wird eine ausgewogene Spreizung der verschiede-
nen Gummimischungen erhalten. Falls sich diese Wahl als ungliick-
lich herausstellen sollte, wiirde jedoch lediglich die Anzahl der Ite-
rationen steigen, bis das Abbruchkriterium erreicht ist. Das
Ergebnis der Optimierung wird sehr dhnlich ausfallen.
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Abbildung 59: Verlauf des E-Moduls unterschiedlicher Gummimi-
schungen nach Sakthivel [Sak 15]

Literaturwerte fiir den E-Modul von Reifengummi zum Beispiel
nach der CES EDUPACK Materialdatenbank (Anhang A.2) sind 3,8
bis 6 MPa, was im Bereich geringer Dehnungen von [Sak 15] liegt.
Die Materialkennwerte aus dem Reifen-Simulationskurs (Abaqus;
Anhang A.3) liegen zwischen 0,6 und 1,6 MPa, jedoch kann nicht
beurteilt werden, wie viel Wert zu Schulungszwecken auf
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realistische Materialdaten gelegt wurde. Die grofite Uberschnei-
dung des Wertebereichs aller Quellen liegt beziiglich des E-Moduls
zwischen 3 und 10 MPa. Bei Kompression von 50% liegen Werte
bis 16 MPa vor, welche mit Erh6hung der Kompression weiter stei-
gen. Die Dichte des Reifengummis wird im Bereich von 1050 bis
1150 kg/m? angegeben. Die Lauffliche wird in der Literatur hiufig,
wie auch bei [Sak 15], mit deutlich geringeren Werten parame-
triert. Es wird vermutet, dass dadurch der Negativanteil des Profils,
welcher in der Geometrie nicht realisiert wurde, ausgeglichen wird.
In dieser Arbeit werden Langsrillen in der Geometrie realisiert. Qu-
errillen sind aufgrund des Prozesses der FE-Reifenmodellerstel-
lung jedoch nicht méglich, weshalb auch in dieser Arbeit eine Dich-
teanpassung der Laufstreifenmischung angewandt wird. Die Dich-
teanpassung fallt aufgrund des geringen Anteils des Negativprofils
an Querrillen gering aus und wird wahrend des Fittings realisiert.
Hierbei wird als Zielwert des Fittings die Masse des Reifens (12,1
kg) gesetzt, welcher vor und nach den Versuchen gewogen wurde.
Das Gewicht hat sich wahrend der Versuche nicht nennenswert
durch Abrieb gedndert. Die berechneten Werte des E-Moduls und
die Dichte der Gummimischungen nach [Sak 15], welche als Start-
werte zur Optimierung gesetzt wurden, sind in Tabelle 9 gelistet.

Tabelle 9: Umgerechnete Materialdaten nach [Sak 15]

Material Dichte E-Modul
[kg/m] [N/m?]
Laufflache 750 4,6e8
Giirtel (Matrix) 1050 10,6e8
Innenseele 1050 2,2¢e8
Karkasse (Matrix) 1050 3,0e8
Seitenwand 1050 3,8e8
Felgenband 1050 7,5e8
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Wulstfiiller 1050 6,4e8
Woulstkern (Stahl) 7800 2,064e11
Giirtel (Stahl) 7800 1,747ell

5.2.4  Bestimmung der Eigenschaften der Fasern im
Reifen

Reifen sind wie bereits oben beschrieben durch mehrere Lagen un-
terschiedlicher Fasern verstarkt. In Abbildung 60 wird speziell auf
den Aufbau im Bereich des Laufstreifens eingegangen. Die Ausrich-
tung der Faden in der Laufflache orientiert sich senkrecht entlang
der Abrollrichtung des Reifens. Die Faden in der Karkasse sind wie
beschrieben von Wulst zu Wulst angeordnet, woraus sich die Ori-
entierung der Lage der Faden zwischen 0-1° bzw. 180° ergibt. Die
Faden unter der Laufflache im Reifengiirtel, welche aus Stahldrah-
ten bestehen, sind jedoch nicht bei jedem Reifen in der gleichen Ori-
entierung angeordnet.
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Abbildung 60: Faserlagen in der Lauffliche nach [Wei 16]

Die Orientierung der Stahlgiirtel ist ein Parameter um die Charak-
teristik des Kraftiibertragungsverhaltens von Reifen einzustellen.
Die Orientierung kann je nach Optimierungswunsch zwischen 65°
und 75° variieren. Durch eine Variation der Orientierung, der Ge-
staltung und der Form der Stahlgiirtellagen werden auch die
schwingungstechnischen Eigenschaften des Reifens beeinflusst,
weshalb die Lage und Form der Giirtellagen im Reifenmodell mog-
lichst genau nachgebildet werden sollte. Hierzu wurden computer-
tomografische Messungen des Projektreifens in Zusammenarbeit
mit dem Laboratory for Applications of Synchrotron Radiation am
KIT durchgefiihrt. Wie in Abbildung 61 dargestellt, ergibt sich
durch den hohen Gradienten zwischen der Dichte von Stahl und
Gummi ein guter Kontrast der Stahlfiden in der Gummimatrix.
Links in Abbildung 61 ist eine Langsrippe des Reifenprofils (gesam-
tes Profil mit der partiellen Querrille ist auch in Abbildung 56 zu
erkennen) dargestellt, an deren linken Kante die 90° Referenz fiir
die Messungen (mittleres und rechtes Bild) ausgerichtet wurde. Im
mittleren Bild ist die obere Giirtellage dargestellt, welche in 112°
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angeordnet ist, wahrend die untere Giirtellage eine Orientierung
von 68° aufweist. Der Querschnitt der Drahte der Giirtellagen be-
tragt 0,042 mm?, wahrend jeweils zwei Drahte verdrillt sind. Der
Abstand zwischen jeweils zwei verdrillten Drahten betragt 1,25
mm.

Abbildung 61: CT-Aufnahmen des Projektreifens. Links: Reifenober-

fliche (eine Lingsrippe mit Lingsrillen seitlich davon) Mitte: Orien-
tierung des oberen Giirtels, Rechts: Orientierung des unteren Giir-
tels; Oben: Ansicht radial auf den Reifen; Unten: tangentiale Ansicht;

Schnittdarstellung

Nachdem das Grundmodell aus der Geometrie des Reifens und den
Materialdaten wie beschrieben in der Simulationsumgebung er-
stellt ist, werden Randbedingungen entsprechend dem Grundzu-
stand der Versuche durch vier Belastungsschritte, die nacheinan-
der berechnet werden, eingestellt. Im ersten Schritt wird der Reifen
durch Innendruck belastet, was eine Verformung und eine Vor-
spannung des Reifens verursacht. Im zweiten Schritt wird der Rei-
fen mit Radlast beaufschlagt, indem eine glatte, starre Flache iiber
eine Kontaktbedingung so lange von unten senkrecht in Richtung
der Mittelebene des Reifens gedriickt wird, bis die gewiinschte
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Radlast erreicht ist. Im dritten Schritt werden Fliehkrafte, welche
aus der Drehung des Reifens resultieren und weitere Verformung
und Vorspannung des Reifens verursachen entsprechend der ge-
wiinschten Geschwindigkeit dem Modell aufgeprdgt. Im vierten,
optionalen Berechnungsschritt (Linear perturbation: Steady-state-
transport (SST)) wird die Berechnung der Strukturmoden des Rei-
fens durchgefiihrt. Im Berechnungsschritt SST steht die Option zur
Verfiigung, den gyroskopischen Effekt [Bri 08] [Lee 16], in der Si-
mulation zu realisieren. Da die Strukturmoden mit radialem Anteil
(in plane) aufgrund des gyroskopischen Effektes jeweils in zwei
Strukturmoden aufspalten, wird es deutlich aufwendiger bzw. un-
libersichtlicher, die Ergebnisdateien auszuwerten. Die Unter-
schiede der beiden durch die Aufspaltung resultierenden Struktur-
moden beziiglich der Frequenz unterscheiden sich nach dem be-
schriebenen und implementierten Ansatz jedoch héchstens um 1%.
Daher werden zur Sensitivitatsanalyse und zum Fitting des Reifen-
modells die Strukturmoden ohne gyroskopischen Effekt (Linear
perturbation: Frequency) berechnet, um zum einen eine Fehler-
quelle zu vermeiden und des Weiteren die Rechenzeit des Modells
von 15 auf acht Stunden zu reduzieren.

Tabelle 10: Randbedingungen des FE-Reifenmodells

Art der Randbedingung Wertebereich Wert im
Versuch Grundzustand
Radlast 4000 N 4000 N
Reifendruck 1,5; 2,5 bar 2,5 bar
Drehgeschwindigkeit 0..120 km/h 100 km/h
0...96,64 rad/s 80,54 rad/s
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53 Sensitivitatsanalyse der Materialdaten
des Reifens

Die Randbedingungen des rollenden Rades wie Eingangsimpen-
danz, Radlast, Innendruck und Geschwindigkeit werden spater zur
Validierung des Reifenmodells genutzt und finden daher keine Be-
achtung in der Sensitivitidtsanalyse. Zur Sensitivititsanalyse wird
jeder Startparameter der Materialeigenschaften (Tabelle 9) des
oben beschriebenen FE-Reifenmodells einzeln um 50% erhoht, das
Reifenmodell berechnet und die Frequenzlagen der Reifen-
schwingformen ausgelesen.

Flir die separate Erhohung des E-Moduls je Gummimischung ergibt
sich eine durchschnittliche Anderung der Frequenzlagen der ers-
ten elf Reifenschwingformen um die in Abbildung 62 dargestellten
Verhaltnisse zwischen 0 und 1,6 %. Es wird festgestellt, dass der E-
Modul des Wulstfiillers, des Wulstkerns und des Stahlgiirtels sehr
geringen Einfluss auf die Frequenzlage der Reifenschwingformen
haben und zum Fitting ausscheiden. Die gesamte Matrix, aus wel-
cher die Durchschnittswerte in Abbildung 62 hervor gehen, ist in
Anhang A.4a dargestellt. Hier ist eine Abhangigkeit der radialen (in
plane) Moden von den Materialien der Karkasse und des Giirtels
erkennbar (2,5-3%), wahrend das Felgenband die laterale
Schwingform mit rund 2% am starksten beeinflusst. Die Variation
der Steifigkeit der Laufflache ergibt bis zu 3% Verschiebung der
Frequenzlagen der Schwingformen mit Biegungsanteil (out of
plane).
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Abbildung 62: Anderung der durchschnittlichen Frequenzlagen bei

Variation der Steifigkeit um 50% (jedes Reifenmaterial einzeln)

Zur Variation der Dichte werden der Wulstkern und die Stahlgtirtel
aufden vor gelassen, da diese aus Stahl gefertigt sind und keine An-
derung der Dichte im Gegensatz zum E-Modul, der je nach Legie-
rung stark schwankt, erwartet wird. Eine Dichtednderung der Lauf-
flache und der Gummimischung im Giirtel ergibt im Schnitt iiber
finf Prozent Frequenzverschiebung der betrachteten Reifen-
schwingformen, wie aus Abbildung 63 hervor geht. Die Dichte der
Innenseele und des Unterbaus beeinflussen die durchschnittliche
Frequenzlage um zwei Prozent, wiahrend die Karkasse, die Seiten-
wand und das Felgenband einen Einfluss unter einem Prozent auf-
weisen. Analog zu den Daten der Steifigkeitsvariation befindet sich
die komplette Matrix der Dichtevariation in Anhang A.4b.

Die Variation der Dichte dient wahrend des Fittings weniger, um
reale Dichteschwankungen des Gummis darzustellen. Es sollen
vielmehr Vereinfachungen im FE-Geometriemodell ausgeglichen
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werden. Dies kann anschaulich am Laufstreifen erklart werden.
Wiahrend das Modell von Sakthivel kein Profil in der Laufflache auf-
weist, wurde das Reifenmodell dieser Arbeit mit Langsrillen imple-
mentiert. Es wird vermutet, dass der deutlich geringere Wert der
Dichte der Laufstreifenmischung bei Sakthivel das fehlende Mate-
rial am realen Reifen im Vergleich zum simulierten Reifen aus-
gleicht.
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Abbildung 63: Anderung der durchschnittlichen Frequenzlagen in %

bei Variation der Dichte um 50% je Material

5.4 Optimierung des FE-Reifenmodells durch
Variation der Materialdaten

In Tabelle 11 werden die Eigenfrequenzen der Schwingformen des
in Kapitel 5.2 erstellten FE-Reifenmodells (Geometrie + lineari-
sierte Materialdaten von [Sak 15]) unter starren Randbedingungen

137



FE-Rollgerausch-Reifenmodell

mit den entsprechenden Versuchsdaten im Grundzustand an der
Kraftschlussradfithrung (Kapitel 4) verglichen. Es zeigt sich, dass
der durchschnittliche Betrag der Abweichungen der Eigenfrequen-
zen in Prozent im Versuch um 15,3 % hoéher als die Eigenfrequen-
zen des FE-Modells liegen. Besonders auffillig ist, dass die [1,0]
sym Schwingform im FE-Modell um 56,6 % hoher liegt. Wird diese
nichtberticksichtigt, ergibt sich eine durchschnittliche Abweichung
der Eigenfrequenzen von 5 %, was fiir das erste Grundmodell vor
dem Fitting einer unerwartet guten Ubereinstimmung entspricht.

Die [1,0] sym Schwingform weist eine Abweichung von 56,6% auf,
was durch ein Fitting anhand der Materialdaten nicht angepasst
werden kann, ohne den vorgegebenen Toleranzbereich des E-Mo-
duls der Gummimischungen zu verlassen. Deshalb werden erst die
Randbedingungen des FE-Modells im Vergleich zum Versuch in der
Simulation genauer untersucht, bevor das eigentliche Fitting ge-
startet wird.

Tabelle 11: Vergleich der Eigenfrequenzen aus Versuch und Simula-

tionsmodell mit Startparametern

Eigenfrequenz in Hz

Schwingform Versuch FE-Modell Abwei-

Startparameter chung
[1,0] asym 37 33,8 -8,6 %
[0,0] lateral 54 51,2 -52%
[1,0] sym 58 90,8 56,6 %
[2,1] sym 92 89,5 -2,7%
[2,0] asym 100 103,5 3,5 %
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Da die [1,0] sym Schwingform hauptsachlich vertikal ausgepragt
ist, wird das Rad im FE-Modell als Variation zur Untersuchung zu-
satzlich zu starren Randbedingungen wie bisher, auch mit einer Fe-
der gegen starre Randbedingungen in vertikaler Richtung ange-
bunden. Die Modellierung mit einer Feder wurde gewahlt, da die
Masse der Radfiihrung (ca. 4t) grof? genug gegeniiber der schwin-
genden Masse aus Rad und dem drehenden Teil der Messnabe (ca.
170 kg) ist, um als starr angenommen zu werden. Durch den rota-
torischen Freiheitsgrad der Messnabe, also dem Radlager, kénnte
eine Elastizitdt in radialer Richtung vorliegen, was im Folgenden
untersucht wird. Hierzu wird in der Simulation zusatzlich zur Fe-
der ein Massepunkt entsprechend dem drehenden Teil der Mess-
nabe eingefiigt. In x- und y-Richtung wird die Variation zur Unter-
suchung der Steifigkeit nicht durchgefiihrt und die Randbedingun-
gen bleiben im FE-Modell starr. Die Analyse der vertikalen
Elastizitat ergibt, dass die [1,0] sym Schwingform sehr stark von
der Steifigkeit der vertikalen Anbindung des Rades in der Simula-
tion abhangt, wie Abbildung 64 zeigt. Weiterhin sind in Abbildung
64 der Frequenzverlauf anderer Schwingformen bei einer Varia-
tion der Vertikalsteifigkeit dargestellt. Hier zeigt sich, dass die ver-
tikale Steifigkeit des Priifstandes nur einen geringen Einfluss auf
die Frequenzlage hat. Selbst die [2,0] sym Schwingform wird bei ei-
ner Variation der vertikalen Steifigkeit von 200 N/mm bis
200.000 N/mm lediglich um 4 Hz verstimmt, wahrend die
[1,0] sym Schwingform um 44 Hz (22 Hz bei 200 N/mm bis 88 Hz
bei 200.000 N/mm) verstimmt wird.
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Abbildung 64: Auswirkung der Variation der vertikalen Steifigkeit

auf Frequenzen der Reifenschwingformen

Basierend dieser Erkenntnis wird simulativ eine Variation der ver-
tikalen Steifigkeit durchgefiihrt. Bei 3500 N/mm Steifigkeit der An-
bindung des Rades an starre Randbedingungen ergibt sich die ge-
messene Frequenzlage von 58 Hz fiir die [1,0] sym Schwingform,
weshalb dieser Wert fiir das weitere Fitting eingesetzt wird. Dies
entspricht immer noch einer sehr hohen Steifigkeit des Priifstan-
des. Zu NVH-Messungen wird die Radfithrung des Priifstandes in
sich verblockt, indem der gewtiinschte Zustand beziiglich Radlast,
Schraglaufwinkel und Sturz eingestellt wird und die Freiheitsgrade
an der Radfiihrung durch Verschraubungen verblockt werden. Es
besteht zusatzlich die Moglichkeit, die Radfithrung mit dem Portal
der Lagerung der Innentrommel zu verspannen, was jedoch mit
sehr hohem Riistaufwand verbunden ist und wie von Grollius
[Gro 13] beschrieben nur eine weitere Verschiebung der Eigenfre-
quenzen des Priifstandes ergibt. Da der Nutzen der Verblockung
gegen das Portal fiir diese Arbeit dem hohen Aufwand nicht gerecht
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wird, wird bei Messungen fiir diese Arbeit die Verblockung der
Radfithrung in sich, ohne gegen das Portal realisiert. Im Rahmen
von Auftragsmessungen in den letzten Jahren hat sich gezeigt, dass
die Radfiihrung im einfach verblockten Zustand ohne Verspannung
gegen das Portal hohe Reproduzierbarkeit aufweist und es zielfiih-
rend und plausibel ist, die Randbedingungen im Simulationsmodell
entsprechend anzupassen. Diese einfache Simulation einer Verti-
kalsteifigkeit per Feder, satt einen Mehrmassenschwinger der
Kraftschlussradfithrung aufzubauen ergibt das Risiko, Priifstands-
eigenschaften iiberproportional in das Reifenmodell aufzunehmen.
Dies wird in Abbildung 64 besonders deutlich, da selbst in der Si-
mulation die Randbedingung in vertikaler Richtung einen erhebli-
chen Einfluss auf die Eigenschaften des Reifenmodells aufzeigen.
Hier wird die Grundidee dieser Arbeit sehr deutlich, interagierende
Schwingungen zwischen Rad und Priifstand zu untersuchen, wes-
halb die Definition der vertikalen Steifigkeit in der Ergebnisdiskus-
sion in Kapitel 5.5 nochmals aufgegriffen wird und der Ansatz an-
hand der Ergebnisse plausibilisiert wird.

Die deutlich geringere Eigenfrequenz der [1,0] sym Reifenschwing-
form im Versuch gegeniiber der Simulation, wihrend die anderen
Eigenfrequenzen hohere Werte aufweisen, war kritisch und nicht
plausibel. Es kann jedoch gezeigt werden, dass die [1,0] sym Eigen-
form sehr stark vom Priifstand (Versuch) bzw. der Steifigkeit der
vertikalen Anbindung des Rades (Simulation) beeinflusst wird und
durch eine Anpassung der Randbedingungen bzw. der Radfiihrung
in der Simulation gefittet werden kann. Nun zeigen die Abweichun-
gen der meisten verbleibenden Reifenschwingformen die gleiche
Tendenz zu jeweils hoheren Eigenfrequenzen im Versuch, was be-
deutet, dass die Materialkennwerte in der Simulation zu héheren
E-Moduln optimiert werden miissen. Diese Versteifung wird mit ei-
nem manuellen, iterativen Fitting so durchgefiihrt, dass der E-Mo-
dul der Gummimischungen anhand der quantitativen Abweichun-
gen der Frequenzlage der Reifenschwingformen und einer
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Gewichtung resultierend aus der Sensitivitdtsanalyse erhoht wird.
Beispielhaft weist die [1,0] asym Schwingform im Startzustand (,,0“
Abbildung 65 und Tabelle 11) des Fittings mit -8,6 % die starkste
Abweichung gegentiber den Versuchsdaten auf. Aus der Sensitivi-
tatsanalyse ist hervorgegangen, dass die Materialien der Laufflache
und des Girtels relativ zu den anderen Schwingformen den grof3-
ten Einfluss auf die [1,0] asym Schwingform haben (Anhang 4a).
Daher wird der E-Modul dieser Materialien am starksten erhoht,
um auch die Abweichungen der Eigenfrequenzen untereinander zu
verringern.

In Abbildung 65 ist dargestellt, wie sich die Abweichungen der Ei-
genfrequenzen aus Simulation und Versuch iiber die Iterationen
entwickeln. Das Erreichen des Ziels, die Abweichungen der Eigen-
frequenzen gegen 0 zu optimieren, kann im Verlauf von Iteration -1
bis 4 sehr gut nachvollzogen werden. Ein weiterer Kennwert, der
neben jeder einzelnen Abweichung der Frequenzen wahrend des
Fittings beachtet wird, ist die Summe der grofiten und kleinsten
Abweichung der Eigenfrequenzen, welche im Folgenden als , Streu-
band“ bezeichnet wird.
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Abbildung 65: Verlauf der prozentualen Abweichung der Eigenfre-

quenzen iiber die Iterationen des Fittings

Der Unterschied der Modelle zu Iteration -1 und 0 (Startzustand)
liegt im modellierten Giirtel des Reifens. Wahrend fiir Iteration -1
noch die Daten der Veroffentlichung von Sakthivel [Sak 15] ver-
wendet werden, ist das Startmodell, genannt Iteration 0 (IT0) mit
den selbst gemessenen Werten fiir den Giirtel (Winkel, Querschnitt
Draht, Abstand Draht) aus Kapitel 5.2.4 parametriert. Durch diese
Anderung erhohen sich die Betrage der Abweichungen der Eigen-
frequenzen von Versuch und Simulation im Schnitt von 4,3 % auf
4,4 %, was vernachldssigt werden kann. Allerdings andert sich die
Masse des simulierten Reifens durch den geanderten Giirtel von
11,1 kg auf 10,5 kg, woraus eine Erhohung aller Eigenfrequenzen
resultiert. Dies kommt dem Optimierungsziel zugute. Zum Fitting
der Dichte, wie in Kapitel 5.2.3 beschrieben, muss die Masse des FE-
Reifenmodells dementsprechend jedoch wieder um 1,6 kg erhoht
werden, um die nach dem Versuch gewogene Masse des Reifens
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von 12,1 kg zu erreichen. Das Potential einer gezielten Variation
der Dichte wird jedoch erst zu IT2 eingesetzt, da sich durch eine
Erhohung der Masse die Eigenfrequenzen des Reifens weiter ab-
senken, was dem Ziel des Fittings von ITO zu IT1 widerspricht.

Wahrend Iteration 1 wird wie oben beschrieben hauptsachlich eine
Erh6hung des E-Moduls der Materialien von Laufflache und Felgen-
band vorgenommen. Dies resultiert aus dem hohen Einfluss der
Laufflache auf die [1,0] asym Schwingform, wahrend das Felgen-
band einen hohen Einfluss auf die [0,0] lat Schwingform zeigt (An-
hang 4a) und diese Schwingformen aktuell die grof3ten Abweichun-
gen aufweisen. Als Resultat werden die durchschnittlichen Betrage
der Abweichungen der Eigenfrequenzen von Versuch und Simula-
tion im Schnitt von 4,4 % auf 2,7 % reduziert. Die Abweichung der
[1,0] asym Schwingform wird von 8,6 % auf 2,5 % reduziert, wah-
rend die [0,0] lat Schwingform von 5,2 % auf 0,57 % reduziert wird.
Die Abweichung der [2,0] asym Schwingform steigt von 3,5 % auf
5,1 %, was nun den hochsten Betrag einer Abweichung darstellt.

In Iteration 2 wird gegeniiber dem Modell von IT1 die Dichte der
Materialien angepasst, bis die Masse des simulierten Reifens der
Masse des realen Reifens entspricht. Hierzu wird zuerst die Dichte
aller Gummimischungen entsprechend der unteren Grenze in An-
hang A2 auf 1130 kg/m? gesetzt. Um die Masse des realen Reifens
von 12,1 kg zu erreichen, wird die Dichte des Laufstreifens auf
1050 kg/m? gesetzt. Die geringere Dichte ist plausibel, da wie in
Kapitel 5.2.3 beschrieben bei der Erstellung der Geometrie in der
Simulation keine Querrillen realisiert wurden. Durch die Anpas-
sung der Dichte erhoht sich der Betrag der Abweichungen der Ei-
genfrequenzen von Versuch und Simulation im Schnitt von 2,7 %
auf 4,4 %. Jedoch wird das Streuband der Abweichungen von 7,6 %
auf 5,9 % reduziert, was das weitere Fitting deutlich vereinfacht, da
die Faktoren zur Anpassung der Materialdaten homogener werden.
Es wird vermieden, dass ein Material zu stark angepasst werden
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muss, was dazu fuhren wiirde, dass der resultierende E-Modul aus
dem plausiblen Wertebereich triftet.

Alle Eigenfrequenzen des Reifens weisen nach IT2 geringere Eigen-
frequenzen als im Versuch auf. Daraus ergibt sich eine weitere Er-
h6éhung der E-Moduln der Materialien fiir IT3. Die Eigenfrequenzen
[0,0] 1at (7,5 %) und [1,0] asym (6,5 %) weichen am starksten vom
Versuch ab. Die Lauffliche und das Felgenband weisen nach der
Sensitivitidtsanalyse auf diese Eigenfrequenzen einen besonders
hohen Einfluss auf. Daher werden diese Materialien am starksten
variiert. Durch diese Optimierung kann eine Verbesserung der
durchschnittlichen Betrage der Abweichungen von Versuch und Si-
mulation von 4,4 % auf 2,0 % erreicht werden. Das Streuband wird
weiter von 5,9 % auf 5,3 % reduziert. Insgesamt liegen die Eigen-
frequenzen in der Simulation jedoch noch bei geringeren Werten
als im Versuch. Daher wird eine weitere Iteration mit den gleichen
Gewichtungsfaktoren je Material wie zu IT3 durchgefiihrt.

Die Betrage der Abweichungen von Versuch und Simulation wer-
den dadurch weiter von 2,0 % auf 1,2 % verbessert. Das Streuband
wird von 5,3 % auf 4,2 % verbessert. Die hochste Abweichung einer
Eigenfrequenz in Versuch und Simulation weifdt die [2,0] asym Ei-
genform mit 3,5 % auf. Das Ergebnis des Fittings ist somit deutlich
besser, als es fiir mdglich gehalten wurde. In Literatur und im Ta-
gesgeschift wird eine durchschnittliche Ubereinstimmung von un-
ter 5 % als sehr gut beurteilt. In diesem Fitting war es das Ziel, nicht
nur im Schnitt besser als 5 % zu sein, sondern auch keine einzelne
Eigenfrequenz mit einer Abweichung tiber 5 % zu tolerieren. Die-
ses Ziel wird bereits nach IT3 erreicht. In Tabelle 12 sind die Eigen-
frequenzen vor und nach dem Fitting den Eigenfrequenzen des Ver-
suchs gegentibergestellt.
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Tabelle 12: Frequenzverschiebung der Reifenschwingformen durch

die Optimierung

Eigenfrequenz in Hz

Schwingform FE- Modell Versuch FE-Modell

Startparameter optimiert
[1,0] asym 33,8 37 37,2
[0,0] lateral 51,2 54 53,6
[0,0] steer 63,7 - 66,7
[1,0] sym 59,3 58 57,9
[2,1] sym 89,5 92 93,2
[2,0] asym 103,5 100 103,5
[2,0] sym 116,3 - 115,0
[3,0] asym 128,5 - 127,5

Es scheint, als ob das Fitting die Eigenfrequenzen iiber 100 Hz
kaum beeinflusst héatte. Jedoch ist dem Verlauf der Darstellung in
Abbildung 65 deutlich zu erkennen, dass eine erhebliche Variation
wahrend des Fittings vorliegt, wahrend das Streuband immer wei-
ter reduziert werden kann. Die Schwingformen [0,0] steer,
[2,0] sym und [3,0] asym konnten im Versuch nicht identifiziert
werden und boten daher kein weiteres Optimierungsziel. Trotz-
dem wurden diese fiir einen besseren Gesamtiiberblick in Tabelle
12 aufgenommen.

Die Materialwerte nach dem Fitting sind in Tabelle 13 zusammen-
gefasst. Alle Werte sind in einem plausiblen Wertebereich geblie-
ben, was nach dem Einsatz eines automatisierten Optimierers nicht
immer der Fall ist. Es bleibt zu bedenken, dass die Materialien
Woulstfiiller, Wulstkern und Giirtel wegen dem geringen Einfluss
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(Abbildung 62) nicht gegeniiber dem Grundzustand veradndert
wurden.

Tabelle 13: Materialdaten nach Optimierung

Material Dichte E-Modul
[kg/m?] [N/m?]
Laufflache 1050 1,77€9
Unterbau 1130 1,86e9
Gurtel (Matrix) 1130 1,29€9
Innenseele 1130 2,6e8
Karkasse (Matrix) 1130 3,6e8
Seitenwand 1130 4,6e8
Felgenband 1130 2,87e9
Woulstfiiller 1130 6,4e8
Woulstkern (Stahl) 7800 2,06e11
Glrtel (Stahl) 7800 1,75el1

5.5 Variation der Eingangsimpedanz in
Versuch und Simulation

Zur Variation der Eingangsimpedanz wird das gefittete FE-Reifen-
modell neben der Kopplung mit dem FE-Modell der Kraftschluss-
radfithrung auch mit dem FE-Modell der elastischen Radfiithrung
verbunden. Wie aus Tabelle 14 hervorgeht, ist eine sehr gute Uber-
einstimmung der Frequenzen an starren Bedingungen in Versuch
und Simulation erreicht worden. An der elastischen Radfiithrung
sind die Differenzen zwischen Versuch und Simulation grofder, was
dem komplexeren System geschuldet ist.
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Die Eigenfrequenz der [1,0] asym Schwingform steigt von 37,2 Hz
auf44,2 Hz an. Diese Tendenz wird durch die Versuchsdaten besti-
tigt. Es zeigt sich, dass diese Schwingform wahrend der gesamten
Arbeit richtig identifiziert werden konnte. Auch das Fitting hat hier
sehr gut funktioniert und das FE-Modell kann fiir diese Schwing-
form als valide bezeichnet werden. Da die horizontale Steifigkeit an
der elastischen Radfiihrung sicher nicht hoher ist, als an der Kraft-
schlussradfiihrung, ist die tibrige Differenz zwischen Versuch und
FE-Modell offensichtlich dem Einfluss der unterschiedlichen mit-
schwingenden Massen der Radfiihrungen zuzuordnen. Dies wird
im Folgenden plausibilisiert. Die bekannten Gréfien an der elasti-
schen Radfiihrung fiir die [1,0] asym Schwingform sind eine Eigen-
frequenz von 42,8 Hz und eine schwingende Masse von ca. 60 kg
(35 kg Anteil Radfiihrung, 25 kg Rad). Daraus ergibt sich eine be-
rechnete Steifigkeit von ca. 110 N/mm, welche dem Zielwert ent-
spricht. Bei der Kraftschlussradfiihrung ist die mitschwingende
Masse aus Messnabe + x Masse des Schlittens unbekannt. Daher
wird eine horizontale Steifigkeit analog zu der vertikalen Steifigkeit
von 3.700 N/mm angenommen. Uber die Eigenfrequenz von 37 Hz
lasst sich so eine mitschwingende Masse von 2,7 t berechnen. Dies
ist fir die Teile der Kraftschlussradfiihrung (Masse Schlitten) plau-
sibel.

Auch die [0,0] lateral Schwingform bestétigt eine sehr hohe Giite
des FE-Reifenmodells. Die Eigenfrequenzen entsprechen sich in Si-
mulation und Versuch sehr gut. An der Kraftschlussradfithrung ist
die Frequenzverschiebung im Bereich der Messgenauigkeit. An der
elastischen Radfiihrung kdnnte die Abweichung von 5% zwischen
Versuch und Simulation durch eine Anpassung des FE-Modells be-
hoben werden.

Die [1,0] sym Schwingform zeigt unerwartet hohe Differenzen zwi-
schen Simulation und Versuch an der elastischen Radfiihrung.
Diese Differenz kann jedoch nicht wie bei der Betrachtung an der
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Kraftschlussradfithrung isoliert durch eine Anderung der vertika-
len Steifigkeit der Anbindung erklart oder gefittet werden, da nun
durch die Schwingform Achse-V der Spielraum zur Variation stark
eingeschrankt ist. Wird in der Simulation der elastischen Radfiih-
rung die Steifigkeit der Luftfedern von 500 N/mm auf 670 N/mm
variiert, trifft die Schwingform Achse-V genau die Eigenfrequenz
von 24 Hz aus dem Versuch, wéhrend sich die [1,0] sym Schwing-
form jedoch lediglich von 90,4 Hz auf 90,8 Hz dndert. Somit bleibt
an der Radfiihrung kein erlaubter Parameter iibrig, mit dessen Va-
riation die Eigenfrequenz gefittet werden konnte. Dies deutet da-
raufhin, dass die [1,0] sym Eigenform im Versuch mit den zahlreich
vorhandenen Eigenformen um 100 Hz gekoppelt haben muss. Die
zahlreichen Eigenformen sind in Abbildung 40 von 70 bis 120
km/h und 70 bis 110 Hz und auch in den MM im entsprechenden
Frequenzbereich deutlich zu erkennen. Durch diese Kopplung er-
geben sich in den vereinfachten Eigenvektoren zur Auswertung An-
teile in den weiteren Raumrichtungen (x und y). Dies wurde wéah-
rend der Auswertung fiir die reine vertikale Schwingung [1,0] sym
ausgeschlossen. 71 Hz entsprechen den angegebenen Werten der
Literatur fiir bewegliche Radfiihrungen besser, weshalb der Wert
aus der Simulation eher in Frage zu stellen ist, auch wenn alle Er-
kenntnisse dieser Arbeit eher fiir eine Frequenzlage der [1,0] sym
bei 90,8 Hz unter elastischen Randbedingungen sprechen.

An der starren Radfiihrung koppelt die [1,0] sym offensichtlich mit
einer globalen vertikalen Eigenform der Radfithrung. Dies be-
schreibt auch Grollius [Gro 13] anhand der Versuchsdaten. Die
Messungen dieser Arbeit bestétigen dies. In der Simulation (Kapitel
5.4) kann dies durch Einfiigen einer Elastizitit dargestellt werden.
Mit einer Anregung bzw. Kopplung bei 58 Hz aufgrund einer globa-
len vertikalen Eigenfrequenz der Kraftschlussradfiithrung, kann die
[1,0] sym Schwingform unter den Auswertekriterien in dieser Ar-
beit auch nur bei 58 Hz ausgewertet werden. Deutlich schwéachere
Hinweise ergeben sich in Abbildung 45 zwischen 80 und 110 km/h
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knapp unter 100 Hz, was dem Literaturwert der [1,0] sym an star-
ren Radfithrungen eher entsprechen wiirde.

Die [2,1] sym Schwingform zeigt wiederum eine sehr gute Uberein-
stimmung zwischen Versuch und Simulation sowohl an der elasti-
schen Radfiihrung, als auch an der Kraftschlussradfithrung. Auch
die Tendenz zu jeweils geringeren Eigenfrequenzen im Versuch
stimmen.

Die [2,0] asym Schwingform ist bei der Auswertung der Versuche
an der elastischen Radfiihrung anhand der geometrischen Ausbrei-
tung der Schwingform offensichtlich mit der [2,0] sym Schwing-
form vertauscht worden. Dies zeigt weiterhin sehr gut die Heraus-
forderung beziiglich der Auswertung, da viele Schwingformen mit-
einander koppeln oder sich iiberlagern und somit nicht mehr
eindeutig getrennt werden konnen. In der nachsten Iteration
konnte somit die als [2,0] asym erkannte Schwingform an der elas-
tischen Radfiihrung durch die [2,0] sym ersetzt werden. Die Ergeb-
nisse dieser Arbeit (Tabelle 14) werden jedoch nicht nachtraglich
neu geordnet, um zu zeigen, dass die Zuordnung der Schwingfor-
men aus der raumlichen Ausbreitung zwar moglich ist, jedoch nicht
immer reproduzierbar zutrifft.

Tabelle 14: Frequenzlagen in Simulation und Versuch bei Variation

der Eingangsimpedanz

Eigenfrequenz in Hz

Kraftschlussradfiihrung Elast. Radfiihrung
Schwingform FEM Versuch FEM Versuch
Achse-H - - 17,5 17,8
Achse-V - - 23,9 24
[1,0] asym 37,2 37 442 42,8
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[0,0] lateral 53,6 54 42,7 45
[0,0] steer 66,7 - 59,3 -
[1,0] sym 57,9 58 90,8 71
[2,1] sym 93,2 92 101,7 96,5
[2,0] asym 103,5 100 103,4 119,8
[2,0] sym 115,0 - 111,2 101,3
[3,0] asym 127,5 - 120,8 -

5.6 Variation der Geschwindigkeit

Bei der Variation der Geschwindigkeit treten auch an der elasti-
schen Radfiihrung einige Effekte parallel auf. Zur Simulation der
Geschwindigkeitsvariation werden in dieser Arbeit tiber Definition
der Rotationsgeschwindigkeit nur die Fliehkrafte im FE-Modell an-
gepasst. Daraus ergibt sich jedoch zusatzlich eine geschwindig-
keitsabhdngige Variation der Vorspannung des Reifens und eine
Verformung aufgrund der Rotationskrafte. Hieraus resultiert auch
eine Anderung der Einfederung des Reifens, da das System iiber die
Luftfedern kraftgesteuert und nicht wie an der Kraftschlussradfiih-
rung weggesteuert ist. Aus der variierten Einfederung ergibt sich
wiederum auch eine variierte Aufstandsflache des Reifens.

Fiir die Achsschwingformen ergeben sich in der Simulation Erho-
hungen der Frequenzen bei Verringerung der Geschwindigkeit von
100 km/h auf 30 km/h. Allerdings kann dies durch den Versuch
nicht bestatigt werden. Die Frequenz der [1,0] asym Schwingform
steigt im Versuch von 42,8 Hz auf 44 Hz an, was durch die Verlan-
gerung der Aufstandsflache plausibilisiert werden kann. In der Si-
mulation wird dieser Effekt jedoch offensichtlich durch andere

151



FE-Rollgerausch-Reifenmodell

Effekte kompensiert. Wahrend die Variation der Geschwindigkeit
auf die vertikal/laterale Schwingform [2,1] sym kaum einen Effekt
in Simulation und Versuch aufweist, andert sich bei der eher hori-
zontal ausgepragten [2,0] asym Schwingform die Eigenfrequenz im
Versuch analog zur [1,0] asym Schwingform, wahrend dies in der
Simulation nicht zu beobachten ist. Wie schon bei der Auswertung
der Messergebnisse an der Kraftschlussradfithrung beobachtet
(Kapitel 4), zeigt eine Geschwindigkeitsvariation keine eindeutige
Tendenz beziiglich Anderungen der Eigenfrequenzen.

Tabelle 15: Frequenzlagen in Simulation und Versuch bei Variation

der Geschwindigkeit
Eigenfrequenz in Hz
v=100km/h v=30km/h
Schwingform FEM Versuch FEM  Versuch

Achse-H 17,5 17,8 18,5 17,8
Achse-V 23,9 24 24,7 23,5
[1,0] asym 442 42,8 44,1 44
[0,0] lateral 42,7 45 41,2 -
[0,0] steer 59,3 - 57,9 -
[1,0] sym 90,8 71 89,6 -
[2,1] sym 101,7 96,5 98,9 96,8
[2,0] asym 103,4 119,8 101,8 116
[2,0] sym 111,2 101,3 108,9 -
[3,0] asym 120,8 - 121,5 -

152



FE-Rollgerausch-Reifenmodell

5.7 Variation der Langssteifigkeit

Zur Variation der Langssteifigkeit werden an der elastischen Rad-
fithrung die Langsfedern (17, Abbildung 10) variiert. LHQH be-
zeichnet in Tabelle 16 die harte Variante wahrend LWQH die eher
weiche Variante darstellt. Wie erwartet, wird die Frequenz der
Achse-H Schwingform verringert, in der Simulation um 2 Hz und im
Versuch um 1,3 Hz. Auf die Schwingformen Achse-V und alle Rei-
fen-Schwingformen hat die Variation der Radfiihrung einen deut-
lich geringen Einfluss als die Variationen der Reifeneigenschaften
wie oben beschrieben. Dies ist besonders fiir die Schwingform [1,0]
asym interessant und zeigt, dass die schwingende Giirtelmasse auf
der Steifigkeit der Seitenwand des Reifens einen grofieren Einfluss
hat als die Steifigkeit der Radfithrung bzw. des Fahrwerkes.

Tabelle 16: Frequenzlagen in Simulation und Versuch bei Variation

der Langssteifigkeit
Eigenfrequenz in Hz
LHQH LWQH
Schwingform FEM Versuch FEM  Versuch

Achse-H 17,5 17,8 15,5 16,5
Achse-V 23,9 24 239 23,5
[1,0] asym 44,2 42,8 43,8 42
[0,0] lateral 42,7 45 41,7 443
[0,0] steer 59,3 - - -
[1,0] sym 90,8 71 91,1 70,8
[2,1] sym 101,7 96,5 101,2 96,8
[2,0] asym 103,4 119,8 103,4 118,5
[2,0] sym 111,2 101,3 111,2 101
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[3,0] asym 120,8 - 124,2 -

5.8 Variation der Quersteifigkeit

Auch bei der Variation der Quersteifigkeit zeigt sich, dass das FE-
Model die Tendenzen aus dem Versuch ohne weiteres Fitting dar-
stellt. Die Achse-H-Frequenz sinkt stark ab, da die diinnen Blattfe-
dern (8, Abbildung 9, 10 mm statt 25 mm fiir Variation hart) durch
die horizontale Anregung mit grof3em Hebelarm (430 mm Blattfe-
dern - Radspiegel) tordiert werden. Die vertikale Achseigenfre-
quenz (Achse-V) bleibt bei der Variation in horizontaler Richtung
wie erwartet unverandert. Die Frequenz der [0,0] lateral Schwing-
form sinkt im Versuch um 1,5 Hz, was durch die Simulation besta-
tigt wird. Somit zeigt sich erneut, dass die Anbindung des Rades ei-
nen Einfluss auf die Frequenzlage der Schwingformen des Reifens
hat. Dies kann auch bei der [2,1] sym Schwingform (out of plane)
beobachtet werden, wahrend bei den Schwingformen in der x-z-
Ebene keine deutlichen Frequenzverschiebungen zu erkennen
sind.

Tabelle 17: Frequenzlagen in Simulation und Versuch bei Variation

der Lings- und Quersteifigkeit

Eigenfrequenz in Hz

LHQH LWQW
Schwingform FEM Versuch FEM Versuch
Achse-H 17,5 17,8 10,1 14
Achse-V 23,9 24 24 24
[1,0] asym 442 42,8 42,9 41,3
[0,0] lateral 42,7 45 41,3 43,5
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[0,0] steer 59,3 - 59,3 -
[1,0] sym 90,8 71 90,6 69,3
[2,1] sym 101,7 96,5 100,8 93
[2,0] asym 103,4 119,8 103,4 118,8
[2,0] sym 111,2 101,3 111,2 101,8
[3,0] asym 120,8 - 124,3 -

5.9 Variation der Raderhebungskurve

Zur Variation der Raderhebungskurve, welche sich bei der Einfede-
rung realer Fahrwerke im Betrieb bei Radlastinderungen ergeben,
wird das Lenkermodul (Abbildung 10) um 8° um die Drehachse des
Rades verdreht. Hierdurch ergeben sich geringe Anderungen der
Steifigkeiten, da die definierten Steifigkeiten der Achsen nun aufge-
16st werden und auch die Masseverteilung variiert wird. Die beo-
bachteten Variationen in Versuch und Simulation gestalten sich
ohne eindeutige Tendenz nahe an der Messgenauigkeit.

Tabelle 18: Frequenzlagen in Simulation und Versuch bei Variation

der Raderhebungskurve

Eigenfrequenz in Hz

0° 8°
Schwingform FEM Versuch FEM Versuch
Achse-H 17,5 17,8 16,9 17,3
Achse-V 23,9 24 24,3 24,3
[1,0] asym 44,2 42,8 44 43,3
[0,0] lateral 42,7 45 42,6 443
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[0,0] steer 59,3 - 58,1 -
[1,0] sym 90,8 71 90,8 69
[2,1] sym 101,7 96,5 101,7 95,8
[2,0] asym 103,4 119,8 103,4 120,3
[2,0] sym 111,2 101,3 111,2 97
[3,0] asym 120,8 - 124,2 -

5.10 Fazit zur Simulation

Es kann gezeigt werden, dass durch umfangreiche Vorversuche am
Komplettrad und wie auch der Radfithrung ein zwar sehr aufwen-
dig parametriertes, aber auch hochgenaues FE-Reifenmodell er-
stellt werden kann. Wenn dieses Modell zudem mit Versuchsdaten
erzeugt unter weitestgehend bekannten Randbedingungen, wie
diese an der Kraftschlussradfiihrung vorliegen, untersucht und ge-
fittet wird, ist es moglich, die Validitit des schwingtechnischen Ver-
haltens auch an unbekannten Radfiihrungen mit guter Qualitat vor-
herzusagen. In dieser Arbeit wurde fiir diesen Beweis eine elasti-
sche Radfiihrung realisiert, welche ihrerseits sehr gut simuliert
werden kann. Seriennahe Radfiihrungen lassen sich aufgrund der
verbauten Materialien selten in ausreichend hoher Giite simulie-
ren, da Elastomerwerkstoffe ihre Eigenschaften abhdngig von der
Zeit, der Temperatur, der beaufschlagten Frequenzen, des Span-
nungszustandes und vielen weiteren Parametern dndern.

Der hohe benétigte Aufwand fiir ein einziges FE-Reifenmodell zeigt
auch, wie leicht sich Modellfehler ergeben konnen, wenn derart de-
taillierte Voruntersuchungen aus Zeitgriinden nicht durchgefiihrt
werden konnen. Ein dann zu frith begonnenes Fitting kann zu loka-
len Maxima fithren, was im Gesamtergebnis nach dem Fitting zu
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Modellen mit nicht plausiblen Parametern fiihren kann, da nicht
oder falsch beriicksichtigte Eigenschaften im Modell dargestellt
werden. Erschwerend kommt hinzu, dass die Modendichte am rol-
lenden Reifen allein schon sehr hoch ist, was die Auswertung der
Versuchsdaten an realen Radfiihrungen erschwert. Da davon aus-
gegangen werden muss, dass zudem noch dhnliche Moden in dhnli-
cher Frequenzlage im Versuch miteinander koppeln, was in der Si-
mulation nicht beobachtet werden kann, ist eine belastbare Aus-
wertung von Messdaten oft nur iterativ mit Hilfe von FE-Modellen
moglich. Darum galt in dieser Arbeit die hdchste Prioritat, ein mog-
lichst belastbares FE-Reifenmodell als Grundlage vor dem Fitting
zu haben. Dies bedeutet, es wurden erst alle Parameter der Vorver-
suche implementiert, bevor die Messdaten aus Versuchen des rol-
lenden Komplettrades eingegangen sind.

Mit der elastischen Radfiihrung, deren FE-Modell und dem Kom-
plettrad analog in Realitdt und Simulation konnten umfangreiche
Parameterstudien durchgefiihrt werden, um die Auswirkung von
Variationen der Eingangsimpedanz, Geschwindigkeit, Anbindung
des Rades in Langs- und Querrichtung und der Raderhebungskurve
zu quantifizieren.
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6 Zusammenfassung

In der vorliegenden Arbeit wird ein Verfahren vorgestellt, mit wel-
chem FE-Reifenmodelle zur NVH-Optimierung von Gesamtfahrzeu-
gen hochgenau parametriert werden kénnen. Es hat sich gezeigt,
dass die Schwingformen von Reifen neben einer Vielzahl von Mate-
rialparametern, der Geometrie und Randbedingungen auch von der
Steifigkeit der Anbindung durch eine Radfiihrung im Betrieb ab-
hangig sind. Somit ist es notig, die Randbedingungen bei Versuchen
zur Parametrisierung von Reifenmodellen so genau wie moglich zu
kennen, um diese auch in der FE-Umgebung modellieren zu kén-
nen. Hierzu wurde in dieser Arbeit eine artifizielle elastische Rad-
fiihrung aus gut simulierbaren, soweit moglich metallischen Mate-
rialien entworfen und umgesetzt. Umfangreiche Vorversuche mit
Komponenten und Baugruppen des finalen Versuchsaufbaus, wel-
che parallel in der Simulation implementiert wurden, ergaben ein
hoch genaues FE-Reifenmodell.

Es hat sich gezeigt, dass fiir die Simulation die genaue Abbildung
der Eigenschaften und Randbedingungen deutlich wichtiger ist, als
Materialeigenschaften zum Beispiel der Gummimischungen des
Reifens zur Verfiigung zu haben. Durch den Verbund aus mehreren
Gummimischungen und Faden in der Reifenstruktur aus Nylon, Ra-
yon, Aramid, Stahl und vielen mehr, welche wahrend des Ferti-
gungsprozesses bewusst mit unterschiedlichen Vorspannungen
versehen werden, ergeben sich in der Simulation zu viele Méglich-
keiten, hochgenaue Modelle aus den Rohdaten der einzelnen Mate-
rialien zu erstellen. Dies fithrt zwangsweise zu einer hohen Varia-
tion und Fehlerquellen, weshalb in dieser Arbeit ein reverse-engi-
neering Ansatz gewahlt wird, zu dem konsequent nur die
Parameter genutzt werden, welche belastbar erfasst oder plausibi-
lisiert werden konnen. Nur die tbrigen Parameter werden aus
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Materialdatenbanken und Veroffentlichungen als Startparameter
eines Fittings genutzt. Die belastbar erzeugten Materialparameter
werden wahrend des Fittings nicht variiert. Das so entstandene FE-
Reifenmodell entsprach schon ohne Fitting in Toleranzgrenzen un-
ter 10 % beziiglich der Frequenzlage den Versuchsdaten. Durch ein
anschliefRendes Fitting mit Messdaten aus Versuchen am rollenden
Rad konnten die Abweichungen unter 5 % reduziert werden. Die
Simulation des gefitteten FE-Reifenmodells, gekoppelt an ein hoch-
genaues FE-Modell einer artifiziellen elastischen Radfiihrung
ergibt weiterhin eine hohe Ubereinstimmung mit Versuchsdaten
der realen gekoppelten Systeme. Somit kann in dieser Arbeit ge-
zeigt werden, dass der verwertbare Informationsgehalt von Mes-
sungen steigt, wenn das Rad durch bekannte, gut simulierbare
Strukturen wie der elastischen Radfiihrung angebunden ist.
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7 Ausblick

Mit der elastischen Radfiihrung ist ein guter Kompromiss aus Simu-
lierbarkeit und Ndhe zum realen Betrieb von Reifen am Fahrzeug
gelungen. Demgegentiber ist die Simulation des Reifens in Kombi-
nation z. B. mit MacPherson-Federbeinen oder anderen realen Rad-
fiihrungen in benotigter Giite aufgrund dessen komplexen Schwin-
gungszustandes erheblich schwieriger.

Die elastische Radfiihrung kann weiterentwickelt werden, indem
diese so eingestellt wird, dass in den interessierenden Frequenzbe-
reichen des Reifens keine Eigenfrequenzen der Radfithrung auftre-
ten. Die Trennung der Bereiche von Eigenfrequenzen des Reifens
und der Radfiihrung wiirde auch grofdes Potential zu Optimierung
der Auswertung der Schwingformen im Frequenzbereich von 70
bis 120 Hz ergeben. Eine Herausforderung in der vorliegenden Ar-
beit war das reproduzierbare Extrahieren von Frequenzen be-
stimmter Eigenschwingungen des Reifens in diesem Frequenzbe-
reich, da hier besonders viele Eigenformen auftreten. Eine weitere
Herausforderung war, dass die dynamischen Krafte in vertikaler
Richtung, welche durch gewiinschte Unebenheiten der Fahrbahn
angeregt werden, nicht ausgereicht haben, um den im Federbein
verbauten Ddmpfer losbrechen zu lassen. Daraus folgt eine héhere
Steifigkeit in vertikaler Richtung, welche hohen Einfluss auf die
Frequenzlage der vertikalen Reifenschwingformen haben. Mog-
lichkeiten die dynamischen Krafte zu erhdhen ist die Verwendung
noch groberen Waschbetons als Fahrbahn. Da die Federbeine nicht
in ihre Einzelteile zerlegt werden kdnne, ohne diese zu zerstoren,
miissten neue Konzepte zur Erzeugung der Radlast umgesetzt wer-
den.
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A.1: Kraftspektren der Messung im Grundzustand an der Kraft-
schlussradfiihrung.
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A.2: Datenblatter Aluminiumlegierung (EN AW 5083)
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‘Warmeleitfahigkeit [Wim - K] 110 - 140
Spezifische Warmekapazitat kg - K1 900
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0.40 020 010 [0:40-T0 |4049 |005025 |- [025  |o005 [015 [Al
M Ei

Rm Nimm2 275-350
Dehngrenze Rp0.2 Nimm2 125-190
Bruchdehnung AS/AS0  [% 15
Brinellhdrte HE 75
F he Eig Ty
Zustand (in Wort/EN-Code) weich H111
Spezifisches Gewicht g/em3 2.66

ul kN/mm2 L]

Lin. Warmeausdehnungskoeffizient (20-100°C) o 238
Warmeleitfahigkeit 105-120
Spezifische elektrische Leitfahigkeit (20°C) 1517
Spezifischer elektrischer Widerstand (20°C) ne x m 67-59
Schmelzintervall °C 580-840
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A.2: Datenblatt Reifengummi (SBR)

{ 20089 Styrol-Butadien-Kautschuck, mit RuB gefiillt (SBR) Page1of2
BRS¢
Beschreibung V
w«ksmmuulchnung
Styrol-B K ist das mei Elastomer mit dem hdchsten

Pmduklnmdumm Es wird fast immer in gonischter Form slngautzt mit Fullnonen wie Ruls versem

Fashgkm In gefulter Form emﬂdﬂ es die Festigkeil von Naturk und P
wie N: und etwas bessere Abdabiasugkml
Ein ingere Festigkeit und geril als (es unterliegt keiner
i 1 K insb dere in ungemmef Form. Wle Naturkautschuk oxuaﬁonsanfalllg.
zerfalt in Ozon qulllt stark in fidssigen Ki unter Ei

Z g (01
Copolymer aus 23% Styrol (CHZCH(C$H5))n und 77% Butadien (CH2CH=CHCH2)m, verstarkt mit
Ublicherweise 30% Rul

Bildunterschrift

Styrol-Butadien-Ki huk ist der Reife kstoff.

Allgemeine Eigenschaften

Dichte 1.13e3 - 1.15e3 kg/m*3
Preis *285 - 314 EUR/kg
Mechanische Eig haft

Elastizitatsmodul 0.0038 - 0.006 GPa
Schubmodul *0.0012 - 0.002 GPa
Kompressionsmodul *15 -2 GPa
Querkontraktionszah! 0.48 - 0.49

Str (Elastizi 16 - 26 MPa
Zugfestigkeit 16 - 26 MPa
Druckfestigkeit *19.2 - 312 MPa
Bruchdehnung 320 - 550 %
Schwingfestigkeit bei N=10"7 ‘6.4 - 104 MPa
Bruchzahigkeit *0.98 - 1.08 MPa.m*1/2
Mechani Dampf ffizient (tan delta) *0.08 - 014
Thermische Eig haften

Glasubergangstemperatur -64 - 52 ‘C
Hoéchste Einsatztemperatur 70 - 110 ‘c
Niedrigste Einsatztemperatur -50 - 40 *C
Wameleiter oder Isolator? schiechter Isolator
Wameleitfahigkeit 0.4 - 09 W/m.K
Spezifische Warme 1.45e3 - 1.6e3 Jkg.K

No warranty is given for the accuracy of this data. Values marked * are estimates.
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A.3: Materialdaten und Reifenaufbau nach Abaqus-Reifenkurs [sim
09]

The material names and properties are summarized in Table W1b—1.

Material name Cc10 D1 Density
Apex 6.0 0.003 1.1le-9
Rubber 0.6 0.030 l.1le-9
InnerLiner 1.5 0.010 l.1le-9
SideWallCompound 1.5 0.010 1.1le-9
Tread 0.5 0.040 1.le-9

Table W1b—1 Hyperelastic material properties

Rubber :' f SideWall

InnerLiner I

f Apex
Bead %
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A.4a: Abweichung der Frequenzlagen von Reifenschwingformen
bei 50 % Versteifung des E-Moduls einzelner Gummimischungen

A Karkasse (Matrix)
\ Giirtel (Matrix)
", Lauffliche

' Seitenwand

\ . Felgenband
\ Innenseele
- \ . Unterban
¢ 5\ Giirtel (Stah)
\ _Wulstkern

" Walstfiiller

Sunyoramqy v,
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A.4b: Abweichung der Frequenzlagen von Reifenschwingformen
bei 50 % Erhéhung der Dichte einzelner Materialmischungen

|\ Giirtel (Matrix)
5
°, Lauffliche

5
\ Innenseele
A
\ Unterbau

AY
\ Karkasse (Matrix)

A
. \\_S eitenwand

.\-\ Felgenband
'Y . Walstfiiller
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