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Geleitwort des Herausgebers

Neue technische Entwicklungen entstehen heute immer 6fter an den Grenzen zwischen den
Disziplinen, wo verschiedene Denkweisen sich begegnen und miteinander wechselwirken.
Die Entwicklung neuer mechatronischer oder intelligenter technischer Systeme setzt ein
interdisziplindres Denken und Handeln voraus.

Mechatronische Systeme bestehen aus einer mechanischen Grundstruktur, die durch In-
tegration von Sensoren und Aktoren sowie durch informationsverarbeitende Komponenten
ein hohes MafB an Flexibilitdt und Leistungsfahigkeit gewinnt. Die Mechatronik stellt somit
eine interdisziplindre Kombination der Ficher Maschinenbau, Elektrotechnik und Informa-
tik dar.

Der Lehrstuhl fiir Dynamik und Mechatronik gehort der Fakultdt fiir Maschinenbau der
Universitit Paderborn an. In Forschung und Lehre befassen wir uns mit der Modellierung,
Simulation, Zuverlissigkeit, Optimierung, Betrieb, Uberwachung, Diagnose und Prognose
von mechanischen, mechatronischen und intelligenten technischen Systemen. Die For-
schungsschwerpunkte liegen in den Bereichen Mehrkorpersysteme, Reibung, Verschleil,
Condition Monitoring, Predictive Maintenance, KI-unterstiitztes Engineering, Ultraschall-
prozesse und -systeme. Sie spiegeln sich in den Bénden dieser Schriftenreihe, in denen Er-
gebnisse unserer Forschung verdffentlicht werden. Die Schriftenreihe soll dazu beitragen,
den Wissenstransfer zwischen der Universitit und der praktischen Anwendung zu verbes-
sern.

Die vorliegende Dissertation analysiert den Einfluss elastokinematischer Achseigenschaf-
ten auf den Reifenverschlei3 und stellt diesen den fahrdynamischen Fahrzeugeigenschaften
gegeniiber. Die Untersuchung erfolgt im Gesamtfahrzeug-Kontext, um die dynamischen
Wechselwirkungen einschlieBlich Langs- und Querdynamik vollstdndig zu erfassen. Hierzu
wird ein detailliertes Mehrkorpermodell eines Serienfahrzeugs entwickelt, das die nichtli-
nearen Wechselwirkungen zwischen Radaufhidngung, Reifen und Fahrbahn realitidtsnah ab-
bildet. Da bislang keine standardisierte Bewertungsgrundlage fiir die Optimierung von
Fahrwerken hinsichtlich Reifenabrieb existiert, wird eine geeignete Methodik erarbeitet, die
realititsnahe Fahrmandver, BewertungsgroBen und eine Optimierungsstrategie umfasst.
Herr Schiitte liefert mit der vorliegenden Dissertation einen wesentlichen Beitrag zur Ent-
wicklung von Simulationswerkzeugen zur Abbildung und Optimierung von Fahrwerksys-
temen hinsichtlich Reifenabrieb.

Paderborn, im Mairz 2026
Prof. Dr.-Ing. habil. Walter Sextro
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Die vorliegende Dissertation entstand wahrend meiner Tatigkeit als wissenschaftlicher Mit-
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Kurzfassung

Der stetig wachsende weltweite Pkw-Bestand fiihrt zu erheblichen Umweltbelastungen
durch Abgas- und Nicht-Abgas-Emissionen, wobei Reifenabrieb mittlerweile die Haupt-
quelle fiir verkehrsbedingten PMo-Feinstaub darstellt und als grofite Quelle fiir Mikroplas-
tik in der Umwelt gilt. Wéahrend die Elektromobilitit die Abgas-Emissionen reduziert, bleibt
das Problem der Nicht-Abgas-Emissionen ungelost. Dem Fahrwerk kommt dabei eine be-
sondere Bedeutung zu, da es die Orientierung, Positionierung und Relativbewegungen des
Rades zur Fahrbahn und damit den Arbeitspunkt des Reifens bestimmt. Die vorliegende
Arbeit analysiert die Wechselwirkungen zwischen Fahrwerk, Reifen und Fahrbahn im Ge-
samtfahrzeug-Kontext und leitet daraus Optimierungspotenziale hinsichtlich Reifenver-
schleil ab. Dazu wird ein Mehrkorper-Simulationsmodell mit auf der Hinterachse fokus-
siertem Detaillierungsgrad erstellt, das elastische und strukturdynamische Eigenschaften
integriert. Als Reifenmodell dient das experimentell parametrierte und validierte FTire-Mo-
dell. Die systematische Variation elastokinematischer Achseigenschaften offenbart einen
Zielkonflikt zwischen minimalem Verschleil und maximaler Fahrdynamik. Eine Pareto-
Analyse zeigt, dass unter den betrachteten Randbedingungen durch eine angepasste elasto-
kinematische Auslegung eine Reduktion des Reifenverschleifles um 38 % mdoglich ist, ohne
die fahrdynamischen Eigenschaften zu verschlechtern. Die Ergebnisse unterstreichen das
Optimierungspotenzial einer ganzheitlichen Betrachtung des Systems Fahrwerk-Reifen in
der Frithphase der Fahrzeugentwicklung

Abstract

The steadily growing global car fleet is causing significant environmental pollution through
exhaust and non-exhaust emissions, with tire abrasion now representing the main source of
traffic-related PM o particulate matter and considered the largest source of microplastics in
the environment. While electric mobility reduces exhaust emissions, the problem of non-
exhaust emissions remains unresolved. The chassis is of particular importance here, as it
determines the orientation, positioning, and relative movements of the wheel in relation to
the road surface and thus the operating point of the tire. This thesis analyzes the interactions
between the chassis, tires, and road surface in the context of the entire vehicle and derives
optimization potential regarding tire wear. For this purpose, a multibody simulation model
with a level of detail focused on the rear axle is created, which integrates elastic and struc-
tural dynamic properties. The experimentally parameterized and validated FTire model
serves as the tire model. The systematic variation of elastokinematic axle properties reveals
a conflict of objectives between minimum wear and maximum driving dynamics. A Pareto
analysis shows that, under the boundary conditions considered, an adapted elastokinematic
design can reduce tire wear by 38 % without impairing driving dynamics. The results un-
derscore the optimization potential of a holistic view of the chassis-tire system in the early
stages of vehicle development.
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1 Einleitung

Der weltweite Bestand an Pkw wéchst seit Jahrzehnten ununterbrochen. Im Jahr 1978 waren
weltweit rund 276 Millionen Pkw zugelassen, im Jahr 2024, also nach 46 Jahren, waren es
bereits rund 1,342 Milliarden, eine Steigerung auf 486 % [1]. Und auch in Deutschland
wichst die Anzahl an Pkw stetig, die Zahl zugelassener Pkw erreichte im Jahr 2025 mit

rund 49,3 Millionen einen neuen Hochststand [2].

Mit Blick auf die damit verbundenen Umweltbelastungen kann vereinfacht angenommen
werden, dass mehr zugelassene Pkw auch mehr umweltschéddliche Emissionen verursachen.
Im Jahr 2016 wurden zum Beispiel 15 % der weltweiten COz-Emissionen durch Straflen-
verkehr verursacht [3] und auch in Deutschland hat der StraBenverkehr einen gro3en Anteil
an den (Fein-)staub-, CO»-, NOx- und anderen Schadstoff-Emissionen [4].

Es liegt also auf der Hand, dass im Hinblick auf unsere Verantwortung gegeniiber kiinftigen
Generationen eine deutliche Reduktion der stralenverkehrsbedingten Emissionen stattfin-
den muss. Nur so kann der Weg zu einem nachhaltigen Umgang mit unser aller Lebens-
grundlage Umwelt auch durch einen Wandel im Verkehrssektor unterstiitzt werden. Eine
wichtige, bislang oft unterschétzte Emissionsquelle stellt dabei der Reifenverschleif3 dar, zu
dessen Reduktion die Fahrwerkauslegung einen wesentlichen Beitrag leisten kann.

1.1 Motivation

Bei der Betrachtung von Stralenfahrzeug-Emissionen hat in den letzten Jahren zunehmend
ein Umdenken stattgefunden. Wurden historisch vor allem die Emissionen aus dem Ver-
brennungsprozess der Motoren betrachtet, wird heute zwischen Abgas- und Nicht-Abgas-
Emissionen unterschieden. Abgas-Emissionen entstehen beim Verbrennungsprozess von
Kraftstoff im Motor und werden {iber die Abgasanlage in die Umwelt geleitet. Nicht-Abgas-
Emissionen sind alle sonstigen Emissionen eines Fahrzeugs, von denen vor allem der Ab-

rieb von Reifen, Bremsen und dem Fahrbahnbelag zunehmend Beachtung findet. [5], [6]

Die Abgas-Emissionen wurden in den vergangenen Jahren durch immer strengere gesetzli-
che Regelungen und Normen, wie den Européischen Fahrzeug-Emissionsstandards, signi-
fikant reduziert [7], [8]. Das zeigt sich auch deutlich in den durchschnittlichen und spezifi-
schen Pkw-Emissionen, die in [9] pro Streckenkilometer angegeben sind, wenngleich eine
gestiegene Fahrleistung in Deutschland die Gesamtemissionen des Pkw-Verkehrs erhoht
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hat [10]. Die Elektromobilitét, mit null Abgas-Emissionen, liefert einen wertvollen Beitrag
zur Verringerung der gesamten Abgas-Emissionen. Auch wenn der Anteil vollelektrisch
betriebener Fahrzeuge BEV (Battery Electric Vehicle) mit 3,3 % im Januar 2025 noch ver-
gleichsweise gering ist, so ist in den Zahlen des Kraftfahrtbundesamtes (KBA) ein deutli-
cher Aufwirtstrend fiir Neuzulassungen von BEVs zu erkennen [2]. Nicht-Abgas-Emissio-
nen werden durch die Elektrifizierung des Antriebsstrangs jedoch nicht reduziert. Die in der
Regel hohere Fahrzeugmasse von BEVs fiithrt zu erhohtem Reifenabrieb [11]. Wéhrend die
Elektromobilitdt somit zur lokalen Reduktion von Abgas-Emissionen beitrigt, bleibt die

Problematik der Nicht-Abgas-Emissionen ungelost.

StraBBenfahrzeuge nutzen Gummireifen, um einen sicheren Kontakt zwischen Fahrzeug und
Fahrbahn herzustellen. Dabei werden alle auftretenden Kriafte und Momente in einer etwa
postkartengrofBen Reifenaufstandsflache iibertragen [12]. Bei der Kraftiibertragung entsteht
Reibung, wodurch der Reifen und auch die Fahrbahn mechanisch verschleiflen. Dabei ver-
liert ein durchschnittlicher Reifen iiber seine gesamte Laufleistung von etwa 50.000 km
durchschnittlich 1,4 kg seiner Masse [13], [14]. Der dabei entstehende Reifen- und Fahr-
bahnabrieb verbleibt in der Umwelt [15], [16], [17], [18]. Ahnlich ist es bei den mechani-

schen Bremsen [19].

Die Nicht-Abgas-Emissionen blieben bei den Emissionsstandards bisher unberiicksichtigt.
Mit der im April 2024 verabschiedeten Norm zur Typgenehmigung von Fahrzeugen und
Komponenten, kurz Euro 7, wird in Zukunft erstmals eine Regulierung von Reifen- und
Bremsenabrieb auf Komponentenebene vorgenommen [20]. In einer Folgenabschétzung
zur Euro 7 wird angegeben, dass die Nicht-Abgas-Emissionen bis 2040 einen Anteil von
90 % an den Feinstaub-Emissionen (PMo) haben werden, da diese bei jedem Fahrzeug un-
abhéngig vom Antrieb entstehen [21]. Aktuell wird in der Task Force on Tyre Abrasion der
UNECE an einer finalen Definition der Testmethoden und Grenzwerten fiir unterschiedli-
che Reifenklassen gearbeitet. Dabei werden zur Bestimmung der Reifenverschleiflrate (Ab-
riebmenge pro Strecke) sowohl ein Priifstandsversuch als auch ReifenverschleiBuntersu-
chungen bei realer Fahrt vorbereitet [22]. Diese komponentenbasierte Regulierung stellt
einen wichtigen ersten Schritt dar, beriicksichtigt jedoch nicht das Zusammenspiel der Sub-
systeme im System Fahrwerk-Reifen-Fahrbahn.

Reifenabrieb enthélt zahlreiche gesundheitsschéddliche Stoffe, welche zum einen die Um-
welt belasten und zum anderen als Feinstaub direkt vom Menschen eingeatmet werden kon-
nen [23], [24], [25]. In diesem Zusammenhang werden hdufig die beiden Begriffe Feinstaub
und Mikroplastik genutzt. Der Begriff Feinstaub bezeichnet Partikel, die unabhéngig von
ithrer chemischen Zusammensetzung klein genug sind, um in den Atemtrakt des Menschen
zu gelangen [26]. Auswertungen zur Luftqualitit basieren hdufig auf den PartikelgroBen
PMio (< 10 um) und PMz5 (< 2,5 um). Fiir Mikroplastik existiert keine einheitliche Defi-
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nition, jedoch scheint sich in der Wissenschaft die Klassifikation von Kunststoff-Emissio-
nen nach ISO/TC 61 durchzusetzen [27]. Diese definiert Mikroplastik als Kunststoffparti-
kel mit einer Grofle von 1 um bis 5 mm [27]. Folglich zahlt Mikroplastik mit einer Parti-
kelgroBe < 10 pm ebenfalls zum Feinstaub.

Beim VerschleiBBprozess werden Reifen- und Fahrbahnpartikel mit einer Groe zwischen 4
und 350 um emittiert, wobei der GroBteil des Abriebs eine Partikelgrof8e von tiber 10 pm
hat [28]. Mit Berufung auf [28] und [29] wird in [30] eine mittlere Partikelgroe von 65 bis
85 um angegeben. Die Eintragspfade von Reifenabrieb in die Umwelt in Deutschland wur-
den in [ 18] umfassend untersucht. Dabei wurden in einer Berechnung insgesamt 94,7 % der
Reifenabrieb-Emissionen auf die drei Eintragspfade: Oberflachenwasser, Boden und Luft
verteilt. Eine kurze Ubersicht der Emissionen und Immissionen zeigt Tabelle 1.1. Es wird
deutlich, dass der iiberwiegende Anteil in den Boden (73,2 %) eingetragen wird, aber auch
das Oberflichenwasser (21,2 %) und die Umgebungsluft (5,6 %) eine Rolle spielen. Der
Eintrag in die Luft erfolgt als Schwebeteilchen mit einer Partikelgrof8e von bis zu 30 um
[31]. Der Anteil des Reifen- und Fahrbahnabriebs, der als Schwebstaub in die Umwelt ge-
langt, wird in [30] mit 1 bis 10 % angegeben, wobei aktuelle Studien den Anteil an den
PM o-Emissionen deutlich geringer bewerten [32], [33]. Insgesamt stellen sowohl die Iden-
tifikation der Eintragspfade von Nicht-Abgas-Emissionen als auch die Zusammensetzung
und PartikelgroBenverteilung dieser Emissionen aktuelle Forschungsthemen dar, sodass
verfligbare Angaben noch mit groBen Unsicherheiten iiberlagert sind [33], [34]. Trotzdem
lasst sich aus dem aktuellen Wissensstand ableiten, dass der Reifenabrieb sowohl als Fein-
staub als auch als sedimentierbare Partikel in die Umwelt gelangt.

Tabelle 1.1: Eintragspfade von Reifenabrieb in Deutschland in die Umwelt, berechnet
mit Daten aus [18].

.. Stadt Landstral3e Autobahn
Emission
29 % 33 % 38 %
.. Oberflachenwasser Boden Luft
Immission
21,2 % 73,2 % 5,6 %

Feinstaub kann beim Menschen bis in das Lungengewebe und den Blutkreislauf eindringen
und schwere Erkrankungen hervorrufen [35], [36]. In [24] wird Reifenabrieb als einzig re-
levante Quelle fiir Kunststoffe in der Luft benannt. Basierend auf den Angaben in [26] vi-
sualisiert die Abbildung 1.1 (a) die Anteile der verschiedenen Emissionsquellen an den
Feinstaub-Emissionen (PM¢) in Deutschland, wovon rund 14 % durch den Stra3enverkehr
entstehen. Die Abbildung 1.1 (b) illustriert die Zusammensetzung der PMo-Emissionen aus
dem StraBBenverkehr. Im Jahr 2017 lag der Anteil der PMo-Emissionen aus Reifenabrieb an
den gesamten Emissionen aus dem Stralenverkehr bei rund 22 %, die PMo-Abgas-Emis-
sionen lagen mit 24 % etwas dariiber. Reifen- und Fahrbahnabrieb stellen demnach die
Halfte der verkehrsbedingten PMio-Emissionen in Deutschland dar.
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Der Reifenabrieb wird dem Mikroplastik zugeordnet. Mikroplastik wird nach [37] in pri-
mires Mikroplastik (Typ A und B) und sekundéres Mikroplastik eingeteilt. Primires Mik-
roplastik vom Typ A wird gezielt hergestellt, Typ B entsteht wahrend der Nutzung, zum
Beispiel Abrieb von Reifen. Sekundares Mikroplastik resultiert durch Fragmentierung gro-
Berer Kunststoffteile (Makroplastik), zum Beispiel Verpackungsmaterial. In [37] wird die
Emission von Mikroplastik aus Reifenabrieb fiir Deutschland mit 1.228,5 g pro Person und
Jahr geschitzt. Das Umweltbundesamt geht von 111.000 bis 131.000 t Reifenabrieb pro
Jahr in Deutschland aus [24], [38].

(a) PMo-Emissionsquellen in Deutschland  (b) Ursache der verkehrsbedingten PMo-
Emissionen in Deutschland

14% 5%

15% 22%

26%

9%

16% 21%

28% 24%

21%

B Strafenverkehr [ Schiittgutumschlag
[l Feuerungen der Haushalte []Landwirtschaft

[l Ubriger Energiesektor [] Abfall

[ Industrie

. Abrieb Reifen |:| Auspuff
.Abrieb Straflenbelag []Abrieb Bremsen

Abbildung 1.1:  Feinstaub-Emissionen der Klasse PMio im Jahr 2017 in Deutschland:
(a) Verteilung der PMo-Emissionen auf alle Quellen, (b) Zusammen-
setzung der PMo-Emissionen aus dem StraBBenverkehr; Zahlenwerte
aus [26]

Reifenpartikel sind teils giftig und haben eine endokrine Wirkung, werden zum Beispiel

von Meeresorganismen aufgenommen und kénnen dadurch unterschiedliche Tierarten und

letztlich auch Menschen schiadigen [39]. In [40] wird die globale Freisetzung von priméren

Mikroplastikpartikeln in die Weltmeere, wie in Abbildung 1.2 dargestellt, angegeben. Der

Reifen stellt mit 28 % nach den synthetischen Textilien (35 %) die zweitgroBte Quelle fiir

Mikroplastik in den Weltmeeren dar [40]. Insgesamt stellt der Reifen die grofte Quelle fiir

Mikroplastik in der Umwelt, sowohl in Europa als auch weltweit dar [40], [41], [42].

Der Fahrbahnabrieb wird, aufgrund seiner mineralischen Basis, in der Regel nicht dem Mik-
roplastik zugeordnet, sodass er in Abbildung 1.2 nicht auftaucht. In [37] wird der Abrieb
von Bitumen in Asphalt mit 228 g pro Person und Jahr in Deutschland angegeben. Im All-
gemeinen wird angenommen, dass die aus Reifen- und Fahrbahnmaterial bestehenden Par-
tikel aus gleichen Anteilen zusammengesetzt sind, wobei auch hier deutliche Unterschiede
zwischen verschiedenen Untersuchungen festzustellen sind [33].
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<1%2%

24%

35%
4%
7%

28%
[ Pflegeprodukte [C]Synthetische Textilien [ Fahrbahnmarkierungen [ Stadtstaub
[]Kunststoffgranulat [ Reifen [ Schiffbeschichtung

Abbildung 1.2:  Quellen fiir Mikroplastik in Meeren weltweit, Zahlenwerte aus [40]

Die Elektrifizierung des Antriebsstrangs tragt nicht zur Verringerung der Reifenabrieb-
Emissionen bei, denn durch die hohere Fahrzeugmasse sind nach [11] die PM-Emission bei
BEVs hoher als bei ihrem Pendant mit Verbrennungsmotor. Neben der Fahrzeugmasse
hiangt der Reifenverschleill von Faktoren wie den Materialeigenschaften des Laufflachen-
gummis, den Umgebungsbedingungen, der Fahrweise und insbesondere dem Zusammen-
spiel von Fahrwerk und Reifen, ab. Das Fahrwerk, im Speziellen die Radauthiangung, be-
stimmt die Ausrichtung des Reifens zur Fahrbahn (z. B. Spur- und Sturzwinkel) und damit
den Arbeitspunkt des Reifens. Es realisiert den priméren vertikalen Freiheitsgrad (Federbe-
wegung) zwischen Fahrzeugautbau und Reifen, fiihrt das Rad iiber definierte Lenker bzw.
Fiihrungselemente auf der Fahrbahn und nimmt iiber die Radnabe die am Rad auftretenden
Léngs-, Quer- und Vertikalkrifte sowie Radsturzmoment, Radlastmoment und Bohrmo-
ment auf. Nicht nur die Hohe der wirkenden Krifte und Momente im Reifen-Fahrbahn-
Kontakt bestimmen das VerschleiBverhalten des Reifens, sondern auch deren dynamische
Charakteristik und zeitlicher Verlauf [43], [44]. Dem Fahrwerk kommt daher eine beson-
dere Bedeutung zu. Die hohen Anforderungen an ein Fahrwerk hinsichtlich Fahrdynamik,
Fahrkomfort und Fahrsicherheit erfordern oftmals gegenldufige Maflnahmen, sodass die
Fahrwerkauslegung nur einen méglichst guten Kompromiss dieser Anforderungen darstellt.
Die Fahrwerkentwicklung bewegt sich in einem Spannungsfeld, welches durch die immer
wichtiger werdenden Anforderungen wie Herstell- und Entwicklungskosten, Herstellbar-
keit, Bauraum, Variantenvielfalt, Leichtbau, Langlebigkeit und Qualitit erweitert wird [45].
Emissionen werden bei der Fahrwerkentwicklung derzeit noch als weniger wichtig einge-
stuft [12]. Hier wird allerdings in Zukunft ein Umdenken stattfinden miissen, um auch die

Nicht-Abgas-Emissionen mit in den Entwicklungsprozess zu integrieren.

Die Ubertragung von Lings- und Querkriften wird durch den Reibvorgang zwischen Rei-
fenprofilelementen und Fahrbahnoberfldche geprégt. Dabei ist die riumliche Positionierung
des Reifens auf der Fahrbahn von besonderer Bedeutung [45]. Die rdumliche Bewegung
des Rades bei Federbewegung und Lenkung wird durch die Anzahl und Relativanordnung
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der Kinematikpunkte der Radfiihrungselemente bestimmt. Bei modernen Mehrlenkerachs-
konzepten durchlduft das Rad eine aus Linear- und Drehbewegung zusammengesetzte
Schraubenbewegung [46]. Zusitzlich wird diese durch elastische Verformungen von Struk-
turkomponenten der Radauthdngung sowie deren elastischen Verbindungselementen, wie
zum Beispiel Gummimetalllagern, iiberlagert. Diese Elastizititen verindern die zwangslau-
fige kinematische Bewegung und damit die Radstellung abhidngig von der Hohe der im
Fahrwerk aufgepriagten Kréifte und Momente.

Die sich aus dieser Achs- und Elastokinematik ergebenden Radstellungsdnderungen sind
neben der Grundabstimmung des Fahrwerks von besonderer Bedeutung fiir das Fahrverhal-
ten sowie fiir den Reifen-Fahrbahn-Rollkontakt [12]. Das Auslegungsziel der Elastokine-
matik ist es, die durch die Elastizititen entstehenden Verformungen zu kompensieren oder
diese nach Moglichkeit in vorteilhafte Bewegungen umzuwandeln. Infolge von zahlreichen
unterschiedlichen Anforderungen legt die heutige Fahrwerkauslegung eine komplexe cha-
rakteristische rdumliche Bewegung des Rades fest. Diese beeinflusst wiederum die Kraft-
iibertragung des Reifens und durch die relativen Gleitbewegungen in der Kontaktflache den
Reibvorgang und somit das VerschleiBBverhalten des Reifens maB3gebend. Reifen und Fahr-
bahn verschleiflen gemeinsam im Kontakt, wodurch beide Abriebarten durch eine opti-
mierte Auslegung des Systems Fahrwerk-Reifen-Fahrbahn zusammen reduziert werden
konnen. Fiir eine Reduktion der umweltbelastenden Reifenabrieb-Emissionen ergeben sich
aufgrund des komplexen Zusammenspiels zwischen Fahrwerk, Reifen und Fahrbahn auch
unterschiedliche Hebel sowohl im Fahrzeug- und Reifenentwicklungsprozess als auch bei
der Herstellung von Fahrbahnbeldgen. Die Fahrbahn als Kontaktpartner des Reifens beein-
flusst durch seine Oberflachenstruktur auf Mikro- und Makroebene die Reibeffekte im Rei-
fenlatsch ebenso wie das Laufflichenmaterial eines Gummireifens. Das Fahrwerk, welches
durch eine stets optimale Fiihrung des Reifens zur Fahrbahn unnétige Reib- und Rollwider-
stinde minimieren kann, ist ebenso entscheidend fiir die dynamischen Effekte im Reifen-
Fahrbahnkontakt.

Fiir die Bewertung von Reifenabrieb-Emissionen wird im Allgemeinen eine Emissionsrate
in mg/Fahrzeugkilometer herangezogen. In der Literatur finden sich dazu viele unterschied-
liche Angaben und tabellarische Zusammenstellungen (z. B. in [11], [14], [18], [23], [47]).
In [47] werden Emissionsraten von 40 bis 200 mg/Fahrzeugkilometer, mit einer mittleren
Emissionsrate von 97 mg/Fahrzeugkilometer, aufgelistet. Geht man von der genannten Ge-
samtverlustmasse von 1,4 kg bei einer Laufleistung von 50.000 km aus, ergibt sich fiir ein
Fahrzeug mit vier Rddern eine Emissionsrate von 112 mg/Fahrzeugkilometer.

Unter vereinfachten Annahmen einer Emissionsrate von 100 mg/km und dem Erreichen der
Laufleistungsgrenze nach vier Jahren ergibt sich ein jdhrlicher Reifenabrieb von 1,25 kg
pro Pkw. Bezogen auf die 49,3 Millionen zugelassenen Fahrzeuge in Deutschland wiirde
bereits eine Reduktion um 20 % die jdhrliche Abriebmenge um 12.325 t verringern und
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damit einen erheblichen Beitrag zur Entlastung der Umwelt leisten. Eine ganzheitliche Aus-
legung des Systems Fahrwerk und Reifen unter Beriicksichtigung der Fahrbahneigenschaf-

ten bietet hierfiir groes Optimierungspotenzial.

1.2 Zielsetzung

Der Reifenverschleif3 sollte schon in der ersten, modellbasierten Entwicklungsphase mitbe-
rlicksichtigt werden. Dies erfordert eine Integration der haufig nichtlinearen Wechselwir-

kungen zwischen Fahrwerk, Reifen und Fahrbahn in das Gesamtfahrzeugmodell.

Ziel dieser Arbeit ist es, den Einfluss elastokinematischer Achseigenschaften auf den Rei-
fenverschleil zu analysieren und der fahrdynamischen Charakteristik gegeniiberzustellen.
Um die dynamischen Wechselwirkungen im Fahrzeug einschlieBlich Léngs- und Querdy-
namik vollstindig zu erfassen, wird eine Analyse im Gesamtfahrzeug-Kontext angestrebt.
Dabei sind Wechselwirkungen zwischen Reifenverschleil und Achseigenschaften zu iden-

tifizieren und Optimierungspotenziale abzuleiten.

Die modellbasierte Bewertung erfordert aufgrund der nichtlinearen Wechselwirkungen der
Teilsysteme detaillierte Simulationsmodelle, die in der Lage sind, sowohl die Interaktion
zwischen Radauthdngung, Reifen und Fahrbahn als auch das Gesamtfahrzeugverhalten hin-
reichend genau abzubilden. Deshalb wird angestrebt, ein Mehrkorpermodell eines Serien-
fahrzeugs als Gesamtfahrzeugmodell in einer Simulationsumgebung zu erstellen. Dieses
Referenzfahrzeugmodell liefert sowohl die Grundlage fiir eine realitdtsnahe Modellierung
der Fahrzeugeigenschaften als auch die Referenz bei der Analyse und Bewertung des Opti-

mierungspotenzials.

Dartiber hinaus gibt es aktuell keine Bewertungs- oder Vergleichsgrundlage, beispielsweise
in Form von standardisierten Fahrmandvern mit entsprechenden Bewertungsgréfen, auf de-
ren Grundlage eine Optimierung von Fahrwerken hinsichtlich Reifenabrieb erfolgt. Hier
wird das Ziel verfolgt, eine realititsnahe Bewertungsgrundlage sowie eine geeignete Opti-

mierungsstrategie zu erarbeiten.

Die Synthese dieser Teilprozesse zu einer methodischen Vorgehensweise stellt ein weiteres
Ziel dieser Arbeit dar.

1.3 Aufbau der Arbeit

In Kapitel 2 werden die Grundlagen fiir die in Kapitel 3 zur Modellierung des Referenz-
fahrzeugs gewdihlten Methoden geschaffen. Es werden KenngréB3en und Koordinatensys-
teme definiert sowie Anforderungen an ein Fahrwerk und die Auslegungspotenziale von
Achssystemen diskutiert. Eine Analyse aktueller Auslegungstrends bei verschiedenen Fahr-
zeugen liefert dariiber hinaus einen Uberblick iiber den Stand der Technik. Der Reifenver-
schleil im Kontext der Fahrwerkentwicklung sowie das den Analysen zugrundeliegende



8 Kapitel 1

Verschleifigesetz werden erldutert. Es wird auf die Mehrkorpersimulation in der Fahr-
werktechnik als Werkzeug sowie auf die Mehrkorpersimulations-Software ADAMS und

das verwendete physikalische Reifenmodell FTire eingegangen.

In Kapitel 3 wird die Modellierung eines Fahrzeugmodells als Mehrkorpersystem in
ADAMS/View beschrieben. Als Referenz dient ein Serienfahrzeug. Zunéchst werden die
Achsmodelle als klassische Mehrkorpermodelle aus Starrkdrpern und idealen Gelenken er-
stellt. AnschlieBend erfolgt eine systematische Erweiterung um Modelle der Gummimetall-
lager, der Strukturkomponenten (starr und elastisch), der Federungs- und Dampfersysteme,
der Lenkung, der Seitenwellen und des Achsdifferenzials. Die experimentelle Ermittlung
der Komponenteneigenschaften sowie der Modellierungs- und Validierungsprozess werden
detailliert erldutert. Eine abschliefende Synthese zum Gesamtfahrzeugmodell bildet den
Abschluss des dritten Kapitels und dient als Basis fiir die in Kapitel 4 folgenden Variationen
der Modelleigenschaften und Simulationen.

In Kapitel 4 wird zunéchst auf die Kopplung von ADAMS/View und MATLAB eingegan-
gen. Dariiber hinaus wird die Parametrisierung der beiden Achsmodelle beschrieben, bei
der zentrale KonstruktionsgroBBen als Designvariablen definiert werden, um gezielte Mo-
dellvariationen fiir nachfolgende Optimierungs- und Sensitivitdtsanalysen zu ermdglichen.
Diese Kopplung ist ein entscheidender Baustein fiir eine reproduzierbare und effiziente Va-
riation und Analyse des betrachteten Fahrwerksystems im Fahrzeugmodell. AnschlieBend
werden die definierten Fahrmandver beschrieben und die verwendeten Bewertungskriterien
und Metriken vorgestellt. Es folgen Analysen zum Einfluss von Fahrbahnrauigkeit, Bela-
dungszustand und statischer Radstellung auf den Reifenverschleill sowie Analysen zum
Einfluss elastokinematischer Radstellungsidnderungen auf Reifenverschleifl und Fahrdyna-
mik. Den Abschluss des Kapitels bilden eine Gesamtbewertung der Simulationsergebnisse
sowie das Ableiten einer Mehrzieloptimierungsstrategie und konkreter Optimierungspoten-
ziale.

Im letzten Kapitel werden die Arbeiten und Ergebnisse zusammengefasst und eingeordnet
sowie ein Ausblick auf zukiinftige Forschungsfragen gegeben.



2 Grundlagen und Stand der Technik

Im Kontext der Fahrwerkentwicklung fallen unweigerlich die drei Begriffe Fahrwerk,
Achse und Radauthdangung, wobei die drei Begriffe sowie die Abgrenzung der beschriebe-
nen Systeme untereinander nicht immer einheitlich verwendet werden. An dieser Stelle
wird daher die Verwendung der Begriffe in diese Arbeit festgelegt. Das Fahrwerk umfasst
nach [48] alle Systeme, die benotigt werden, um Krifte zwischen Reifen und Fahrbahn zu
erzeugen, zu beeinflussen und auf den Fahrzeugaufbau zu {libertragen. Dazu zdhlen

e Rad/Reifen, e Lenksystem,
e Radbremsen, e Federung,
e Radfiihrung, e Dimpfung.

Im erweiterten Sinn werden auch die Systeme zur Fahrzeugtfiihrung, also Brems-, Kupp-
lungs- und Gasbetitigung, Lenkrad, Lenksdule und alle fahrdynamischen Assistenz- und
Regelsysteme, dem Fahrwerk zugeordnet. Ein Fahrwerk, als Gesamtheit der genannten
Komponenten, ist in Abbildung 2.1 (a) exemplarisch dargestellt. In dieser Arbeit spielen
die Systeme zur Fahrzeugtfiihrung eine untergeordnete Rolle, sodass unter einem Fahrwerk

der Zusammenschluss aus den zuvor aufgelisteten Komponenten verstanden wird.

Fahrwerk Achse Radaufhingung

(a) (b) (©)

Abbildung 2.1:  (a) Fahrwerk [49], (b) Achse [50], (c) Radauthdngung [51]

Als Radauthdngung (Abbildung 2.1 (c)) wird ein System aus Radfiihrung, Federung und
Déampfung bezeichnet. Eine Achse stellt den Zusammenschluss von zwei Radauthdngun-
gen, den zugehorigen Radbremsen und dem Achstriger dar (Abbildung 2.1 (b)).
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Neben den Systembegriffen werden in der Fahrzeug- und Fahrwerktechnik bestimmte Be-
griffe, Koordinatensysteme und Kenngrof3en verwendet, deren genaue Definition entschei-
dend fiir eine einheitliche und vergleichbare Darstellung von Mess- und Simulationsergeb-
nissen ist.

2.1 Begriffe, Koordinatensysteme und KenngroRen
der Fahrwerktechnik

Zunéchst werden die beiden Begriffe Kinematik und Elastokinematik sowie die Priifstande
zur Analyse der kinematischen und elastokinematischen Eigenschaften von Fahrwerksys-
temen erldutert. Anschlieend werden die Konstruktionslage und die fiir diese Arbeit rele-
vanten Koordinatensysteme und Kenngréf3en nach DIN ISO 8855 [52] eingefiihrt.

2.1.1 Kinematik und Elastokinematik des Fahrwerks

Die Kinematik beschreibt in der Fahrwerktechnik die geometrischen Bewegungsabliufe der
Radaufhidngung ohne Beriicksichtigung der dabei wirkenden Kréfte. Sie betrachtet aus-
schlieBlich die Bewegungsbahnen und -winkel der einzelnen Fahrwerkkomponenten zuei-
nander. Bei der reinen Kinematik werden alle Bauteile als starr und Gelenke als ideal ange-
nommen. Die kinematische Analyse untersucht beispielsweise, wie sich die Stellung des
Rades in Abhingigkeit vom Radhub verdndert, welche Kurvenbahnen die Rader bei Lenk-
bewegungen beschreiben oder wie sich der Radstand bei Federbewegung dndert. Diese Be-
trachtung erfolgt rein geometrisch iiber die Anordnung der Aufhdngungspunkte und Ge-
lenkachsen. [12], [53]

Zur Elastokinematik schreibt M. Trzesniowski [54]: ,,Hierzu sind alle Einflussgrofsen zu
rechnen, die die Stellung der Radebene gegeniiber dem Fahrzeug und der Fahrbahn beein-
flussen.* Die Elastokinematik erweitert also die rein kinematische Betrachtung um die elas-
tischen Verformungseffekte aller Fahrwerkkomponenten. In der Realitét sind Fahrwerkteile
nicht ideal starr: Strukturkomponenten haben eine endliche Steifigkeit und vor allem die
Gummimetalllager verformen infolge der auftretenden Kréafte und Momente im Fahrwerk.
Diese Elastizitdten flihren dazu, dass sich die tatsichlichen Bewegungsabldufe erheblich
von der idealisierten Starrkdrperbewegung unterscheiden. Die Elastokinematik berticksich-
tigt sowohl Langs- und Querkrifte als auch Vertikalkréfte, die {iber die Rdder auf das Fahr-
werk iibertragen werden. [12], [53]

In der Fahrwerkentwicklung wird die Elastokinematik gezielt eingesetzt, um das Fahrver-
halten zu optimieren. Durch geschickte Auslegung der elastischen Eigenschaften lassen sich
erwiinschte Fahrzeugcharakteristiken erreichen, die iiber die reine Kinematik nicht moglich
sind. Die elastokinematische Auslegung erfordert eine sorgfiltige Balance zwischen ver-
schiedenen, oft gegensitzlichen Anforderungen. Zu steife Lagerungen konnen zu harten,

unkomfortablen Fahreigenschaften fiihren, wihrend zu weiche Lagerungen die Prizision
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des Fahrwerks beeintrichtigen. Richtungsabhéngige Lagersteifigkeiten der Gummimetall-
lager konnen hier genutzt werden, um den Zielkonflikt zu entschirfen. [12], [48]

Die Elastokinematik stellt somit ein Werkzeug dar, um Fahrwerke nicht nur kinematisch,
sondern auch unter realen Betriebsbedingungen optimal abzustimmen und dadurch Sicher-
heit, Komfort und Fahrdynamik gleichermallen zu adressieren. Die elastokinematischen Ei-
genschaften eines Fahrwerks werden am realen System auf sogenannten K& C-Priifstinden
(Kinematic & Compliance) analysiert. Dabei wird in den meisten Féllen der Fahrzeugauf-
bau fest mit dem Priifstandsrahmen verbunden und den Riddern werden Krifte oder Ver-
schiebungen aufgeprigt. Gemessen werden die Reaktionskrifte sowie die Radstellungséin-

derungen und translatorischen Bewegungen der Rader bzw. der Radnaben. [55]

Fiir spezielle Analysen oder wenn nicht das Gesamtsystemverhalten untersucht werden soll,
sondern beispielsweise nur eine Achse oder eine Radauthingung, sind auch andere Priif-
standsaufbauten in Anlehnung an K&C-Priifstinde verbreitet. Im Kontext dieser Arbeit
wurde ein entsprechender Priifstand zur Analyse der elastokinematischen und dynamischen
Eigenschaften von Radauthiangungen weiterentwickelt und aufgebaut. Die Abbildung 2.2
zeigt den Priifstand in einer Konfiguration zur Anregung in Fahrzeugldngsrichtung am Ful3-
punkt des Rades. Das Konzept und ein erster Entwurf wurden in [56] erarbeitet. Die zu-
grunde liegende Methodik zur optischen Messung und Berechnung der Kenngrof3en der
Radaufhidngung wurde in [57] vorbereitet. Eine detaillierte Beschreibung des Priifstands
liefert [58].

Der Halbachspriifstand ermdglicht die Ermittlung elastokinematischer und dynamischer Ei-
genschaften von Einzelradauthdngungen. Als Rad kann entweder ein Radersatzsystem, wie
im Bild zu sehen, oder ein reales Radsystem verwendet werden. Die Kopplung mit der Rad-
aufstandskonstruktion ermdglicht, die fiinf Freiheitsgrade Translation in Léngs- und Quer-
richtung (T, T)) und drei Rotationen (Ry, Ry, R,), bei gleichzeitiger Vorgabe einer Bewe-
gung in z-Richtung (Federbewegung). Der kompakte Kreuztisch mit orthogonal angeord-
neten Linearfiihrungspaaren ldsst die translatorischen Bewegungen in der xy-Ebene frei,
wihrend ein Drehteller Spurwinkeldnderungen (R,) und ein Stehlager Sturzwinkelédnderun-
gen (R,) ermdglicht. Die Anregung erfolgt iiber einen servohydraulischen Aktor mit inte-
grierter Weg- und Kraftsensorik, der Kréfte bis 50 kN beit Wegamplituden von £110 mm
stellen kann. Damit sind sowohl der Federweg der meisten Pkws als auch auftretende Re-
aktionskréfte im System ausreichend abgedeckt.

Der modulare Aufbau des Priifstands ermdglicht die Vermessung einer Radaufhéngung bei
uniaxialer Anregung in mehreren Richtungen. Neben der Anregung in vertikaler Richtung
kann der hydraulische Aktor, wie in Abbildung 2.2 dargestellt, auch horizontal montiert
werden. Auf diese Weise werden Analysen zum Deformationsverhalten von Radauthin-
gungen, wie sie bei K&C-Priifungen durchgefiihrt werden, méglich. Dabei ist die Orientie-
rung der Anregungsrichtung in der horizontalen Ebene frei wéhlbar.
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Die beriihrungslose Erfassung der raumlichen Rad- und Komponentenbewegung erfolgt mit
einem 3D-Kameramesssystems (AICON Movelnspect HF), bestehend aus zwei Hochfre-
quenzmesskameras mit LED-Ringblitz. Das System detektiert mit Abtastraten von bis zu
1.000 Hz simultan die dreidimensionalen Koordinaten beliebig vieler Messmarken in einem
tiblichen Erfassungsbereich von etwa einem Kubikmeter. Die Berechnung der Kenngréfen
erfolgt im Anschluss der Messungen in MATLAB, sodass ein unkomplizierter Vergleich
mit Simulationsergebnissen sichergestellt ist.

Abbildung 2.2:  Halbachspriifsand zur Analyse der elastokinematischen und dynami-
schen Eigenschaften von Radauthdngungen

Bei allen Analysen, im Modell oder am realen System, ist die Ausgangslage von entschei-
dender Bedeutung. Im Bereich der Fahrzeug- und Fahrwerkentwicklung hat sich daher die
Konstruktionslage als Bezugs- oder Ausgangspunkt etabliert.

2.1.2 Konstruktionslage als Referenzzustand

Die Konstruktionslage K, hdufig auch als Design- oder Normallage bezeichnet, definiert
in der Fahrzeugentwicklung einen bestimmten Einfederungszustand, der als Ausgangs-
punkt fiir simtliche kinematischen und elastokinematischen Auslegungen des Fahrwerks
dient. Sie reprasentiert den statischen Gleichgewichtszustand des Fahrzeugs unter definier-
ten Beladungsbedingungen und bildet die Nulllage fiir alle Angaben des Federwegs sowie
die Bezugsebene fiir die Vermessung der Fahrwerkgeometrie. [12], [59]

Der fiir die Konstruktionslage zugrunde gelegte Beladungszustand ist herstellerspezifisch
definiert und nicht vereinheitlicht. Wéahrend einige Hersteller sich an der ISO 2416 [60]
orientieren, die eine Fahrermasse von 75 kg (aufgeteilt in 68 kg Insassenmasse plus 7 kg
Gepickmasse) spezifiziert, verwenden andere die sogenannte Curb Weight-Konfiguration
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(betriebsbereites Fahrzeug mit vollen Betriebsfliissigkeiten, jedoch ohne Zuladung) oder
definieren individuelle Zwischenzustinde. Héaufig wird auch ein Beladungszustand mit
zwei Personen mit je 75 kg auf den Vordersitzen und halbgefiilltem Tank angenommen,

was etwa 20-30 % der maximalen Zuladung entspricht [12].

Die Definition der Konstruktionslage ist wichtig, da alle relevanten Kenngréf8en wie zum
Beispiel die initiale Radstellung und die Lage des Rollzentrums in diesem Referenzzustand
spezifiziert werden [61], [62]. Abweichungen von der Konstruktionslage durch veridnderte
Beladung oder dynamische Radlasten fiihren zu Anderungen beispielsweise der Radstel-
lung entsprechend der zugrundeliegenden elastokinematischen Eigenschaften. Die Kon-
struktionslage stellt somit die zentrale Schnittstelle zwischen der CAD-basierten Fahrzeu-

gentwicklung und der realen Fahrwerkabstimmung dar.

Dartiber hinaus werden in der Fahrzeug- und Fahrwerktechnik unterschiedliche Koordina-
tensysteme verwendet, die in Normen oder Richtlinien festgelegt sind und eine einheitliche
Beschreibung und Vergleichbarkeit von Kenngréf8en oder Systemzustédnden sicherstellen.

2.1.3 Koordinatensysteme in Fahrzeugtechnik und Simulation

Zur Beschreibung der elastokinematischen und dynamischen Bewegungen, sowie der To-
pologie eines Fahrzeugmodells werden unterschiedliche Koordinatensysteme verwendet.
Es werden durchgehend orthogonale und rechtshindige Koordinatensysteme genutzt. Ein
Koordinatensystem wird vollstindig durch seinen Ursprung O und die Basisvektoren é,, €,

und €, beschrieben, kurz {0; € }. Die Achsenrichtungen werden im Folgenden mit x-, y-

und z-Achse bezeichnet.

Fahrzeug- und Reifenkoordinatensysteme

Die fahrzeugfesten Koordinatensysteme {, ;0, ,;€} werden gemafl DIN ISO 8855 als kor-
perfeste Koordinatensysteme der gefederten Fahrzeugmasse mit Ursprung im Fahrzeugre-
ferenzpunkt definiert, wie Abbildung 2.3 zeigt. Als Fahrzeugreferenzpunkt wird héufig die
Position des Gesamtfahrzeugschwerpunkts in Konstruktionslage oder der geometrische
Mittelpunkt zwischen den beiden Radmittelpunkten der Vorderachse gewihlt.

e.
v,1¥z > VleZ
V,Zez ’E
—
v,2¥z Iez
—_ —
e — e e
v, x 1
E V,2ex "vlex =1 B4
—_ —_—
1 -
= V’zey V2€x V,Zey

Abbildung 2.3:  Fahrzeugfeste Koordinatensysteme nach DIN ISO 8855
Bei einem ruhenden Fahrzeug ist die x ;-Achse horizontal nach vorne ausgerichtet und

parallel zur Fahrzeugldngsmittelebene. Die y, ;-Achse zeigt nach links, wihrend die z, ;-
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Achse orthogonal zur xy, ; ¥, ;-Ebene ausgerichtet ist und nach oben weist. Als Bezugskoor-
dinatensystem dient ein ortsfestes Inertialsystem {;0, ;€}. Die x;- und y;-Achsen sind pa-
rallel zu einer orthogonal zur Erdbeschleunigung g ausgerichteten Horizontalebene. Die z;-
Achse zeigt entgegen der Richtung der Erdbeschleunigung nach oben. Der Ursprung des
Bezugskoordinatensystem ist in der Horizontalebene fixiert.

Fiir Reifen und Réder werden in der DIN ISO 8855 sowie in der Richtlinie zum 7yre Data
Exchange Format (TYDEX) [63] zusitzlich drei verschiedene Koordinatensysteme festge-
legt. Das TYDEX-W Koordinatensystem (wheel axis system) und das Reifenkoordinaten-
system aus der DIN ISO 8855 sind nicht identisch, auch wenn der Index W es vermuten
lasst. In der Abbildung 2.4 sind ausschlieBlich die Koordinatensysteme nach TYDEX ab-
gebildet. Das TYDEX-W Koordinatensystem {0, €} hat seinen Ursprung im Radauf-
standspunkt. Die xyy- und yyw-Achsen liegen parallel zur lokalen Fahrbahnebene des Rads,
die xy-Achse resultiert aus der Schnittlinie der Radliangsmittelebene mit der Fahrbahn-
ebene und die zy-Achse steht normal zum Untergrund. Das TYDEX-W schwenkt also bei
Schriglauf a mit, bleibt aber bei Sturzénderungen Ay unveridndert. Geht man davon aus,
dass sich das Koordinatensystem in der Abbildung auf einen linken Fahrzeugreifen bezieht,

ist der Sturzwinkel y negativ und der Schraglaufwinkel a positiv dargestellt.

Abbildung 2.4:  Reifenkoordinatensysteme nach DIN ISO 8855 [52] und TYDEX-
Standard [63]

Das radfeste [ISO-Koordinatensystem entspricht dem TYDEX-C Koordinatensystem (cen-
ter axis system) {c0,c€}. Wie in der Abbildung 2.4 dargestellt, liegt der Ursprung des
Systems im Radmittelpunkt. Die xc-Achse ist parallel zum Untergrund, die yc-Achse gibt
die Rotationsachse des Rades an und die zc-Achse steht orthogonal auf der xcyc--Ebene
und zeigt nach oben. Die Ausrichtung des TYDEX-C Koordinatensystems, dndert sich so-
wohl mit dem Sturz y als auch mit dem Schrédglauf «. Dariiber hinaus wird nach TYDEX
zusitzlich ein H-Koordinatensystem (horizontal axis system) {40,y €} definiert, die ge-

naue Ausrichtung ist [63] zu entnehmen.
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Koordinatensysteme in der Mehrkorpersimulation (ADAMS)
Zur Beschreibung kinematischer Gréf3en und innerer Zustinde von Mehrkorpersystemen

werden in der Mehrkorpersimulations-Software ADAMS ebenfalls verschiedene Koordi-

natensysteme genutzt, die in Abbildung 2.5 in Anlehnung an [64], [65] dargestellt sind.

Es wird zwischen raumfesten, korperfesten und bahnfesten Koordinatensystemen unter-
schieden. Alle Koordinatensysteme sind orthogonal und rechtshdndig entsprechend
DIN 4895 [66]. Das raumfeste Bezugssystem {;0; €} ist ein Inertialsystem, das in
ADAMS an der allgemeinen Umgebung (ground) angebunden ist und als Ground-Koordi-
natensystem {;0; ¢ €} bezeichnet wird. Alle anderen Koordinatensysteme werden durch
sogenannte Marker M gekennzeichnet, die entweder dem ground oder einem Korper K
(part) zugeordnet sind.

Bei der Erstellung eines Starrkorpers werden initial zwei korperfeste Koordinatensysteme
{k0; g€} erstellt. Eines dient der Beschreibung der Geometrie zum Beispiel bei einem Qua-
der mit Ursprung an einem Eckpunkt oder bei einer Kugel im geometrischen Mittelpunkt,
das andere befindet sich im Massenschwerpunkt C und stellt ein Hauptachsensystem dar.
Mit diesen korperfesten Systemen werden Lage und Orientierung eines Korpers relativ zum
Ground-Koordinatensystem eindeutig beschrieben.

Abbildung 2.5:  Koordinatensysteme in ADAMS nach [64]

Dariiber hinaus kénnen einem Starrkorper an beliebiger Stelle weitere Marker mit {0;
M€} zugeordnet werden. Diese orts- oder korperfesten Koordinatensysteme dienen der Fest-
legung von Position und Orientierung von Verbindungselementen wie idealen Gelenken
oder Kraftelementen. Wird beispielsweise ein Korper K mit einem idealen Gelenk (joint)
am ground angebunden, wird ein ortsfestes Koordinatensystem dem ground und ein kor-
perfestes Koordinatensystem dem Korper K zugeordnet. Bei der Verbindung zweier Korper
mit einem Gelenk wird fiir jeden Korper ein separates korperfestes Koordinatensystem er-
stellt. Die Orientierung dieser Koordinatensysteme richtet sich hdufig nach den lokalen
Freiheitsgraden der verwendeten idealen Gelenke.

Zusitzlich werden in ADAMS sogenannte FMarker (floating marker) mit {z0; g€} genutzt.

Diese sind weder orts- noch kdrperfest, sondern ihre Lage und Orientierung dndern sich in
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Abhiéngigkeit der zugehorigen Krifte oder Zwangsbedingungen. Sie gewihrleisten bei be-
wegten Systemen ein Referenzkoordinatensystem fiir die Berechnung von Reaktionskréf-
ten. Eine Kraft kann sich so mit einem Korper mitbewegen, im Raum fixiert bleiben oder

zwischen zwei Korpern wirken.

Fiir Bewegungsanalysen stellt ADAMS verschiedene Funktionen zur Berechnung relativer
Bewegungen zwischen Markern bereit. Die Relativverschiebung zwischen zwei Markern A
und B in x-Richtung eines korperfesten Bezugskoordinatensystems K wird beispielsweise
mit der Funktion DX (Marker_A, Marker_B, Marker_K) berechnet. In Abhéngigkeit der

Simulationszeit t 14sst sich dies durch

kXap(t) = gxa(t) — gx5(t) 2.1

ausdriicken. Wahrend die Relativverschiebung mathematisch als kontinuierliche Funktion
ausgedriickt wird, resultieren aus der numerischen Simulation in ADAMS diskrete Werte
zu den jeweiligen Zeitschritten der Integration. Solche Berechnungen relativer Bewegungen
ermOglichen die Auswertung kinematischer Groflen wie Radstellungswinkel, Spurweiten-
und Radstandsdnderungen.

2.1.4 KenngrofBen zur Beschreibung der Radbewegung

Neben Koordinatensystemen sind in der DIN ISO 8855 die Bezeichnungen fiir Bewegungs-
grofien, Kréfte und Momente der Fahrzeugdynamik von Stralenfahrzeugen festgelegt. Die
Norm bildet die Grundlage fiir die verwendeten Kenngrdéfen, sodass eine Vergleichbarkeit
von Messdaten und Simulationsergebnissen gewéhrleistet ist.

Spurwinkel

Der Spurwinkel 9 wird, wie in der Abbildung 2.6 dargestellt, zwischen der x,-Achse des
Fahrzeugkoordinatensystems und der Radmittelebene um die z,-Achse gemessen. Es wird
zwischen Vor- und Nachspur unterschieden. Bei Vorspur liegt der vordere Teil des Rades
ndher zur Fahrzeugmittellinie als der Radmittelpunkt, bei Nachspur weiter entfernt. Vorspur
wird in der DIN ISO 8855 als positiver Winkel, Nachspur als negativer Winkel definiert.
Bei einem ruhenden Fahrzeug ohne Lenkeinschlag wird der vorherrschende Spurwinkel als
initialer oder statischer Spurwinkel 9, bezeichnet. Im Hinblick auf Reifenabrieb und Roll-
widerstand ist ein Spurwinkel von 0 °© ideal. Ist der Spurwinkel zu groB3, erhoht sich der
Verschlei3 bei Vorspur an der Aulen- und bei Nachspur an der Innenschulter [67].

In der Praxis wird hiufig bewusst ein initialer Vorspurwinkel vorgegeben. Dieser kann, je
nach Achskonzept, dazu dienen, die bei der Fahrt auftretenden elastischen Verformungen
in der Radauthdngung zu kompensieren, um bei der Fahrt einen Spurwinkel nahe Null zu

erreichen. Hier muss zwischen angetriebenen und nicht angetriebenen Achsen unterschie-
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den werden. Bei nicht angetriebenen Achsen fiihrt der Rollwiderstand zu einer Verschie-
bung des Radmittelpunkts entgegen der Fahrtrichtung, wodurch sich der Spurwinkel ver-

kleinert. Fiir eine Kompensation muss das Rad initial eine Vorspur aufweisen.

i,

—

vVTXx

Abbildung 2.6:  Spurwinkel 9 nach DIN ISO 8855, vg zeigt in Richtung positiver
Fahrgeschwindigkeit

Bei angetriebenen Achsen wirkt die Antriebskraft am Rad in entgegengesetzte Richtung,
der Spurwinkel vergroBert sich. Deshalb sorgt eine initiale Nachspur fiir einen Ausgleich.
Ebenso wird durch einen initialen Vorspurwinkel die Achse vorgespannt. Durch den
Schraglauf entstehen Seitenkrifte, welche sich auf einer Achse gegenseitig kompensieren
und den Geradeauslauf verbessern. [12], [54], [68]

Sturzwinkel

Der Sturzwinkel y ist, wie in Abbildung 2.7 dargestellt, der Winkel zwischen der Radmit-
telebene und einer zur Fahrbahn senkrechten Ebene. Der Sturzwinkel ist als negativ defi-
niert, wenn der Reifen oben néher an der Fahrzeugmittelebene liegt als unten. Der initiale
Sturzwinkel y, wird sowohl an Vorder- als auch an Hinterachsen iiberwiegend negativ vor-
gegeben (negativer Sturz, vgl. Abbildung 2.9). Durch den Sturzwinkel entsteht eine kegel-
artige Abrollgeometrie mit unterschiedlichen Umfangsgeschwindigkeiten iiber die Reifen-
breite, wodurch der Reifen auf einer Kreisbahn abrollen will und so bereits bei Geradeaus-
fahrt eine zur Sturzmitte hin gerichtete Seitenkraft erzeugt. Typische initiale Sturzwerte in
Konstruktionslage liegen im Bereich -2 bis 0 © [12], wobei auch positive initiale Sturzwin-
kel moglich sind wie Abbildung 2.9 zeigt.

-y
\
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Abbildung 2.7:  Sturzwinkel y und Spurweite s nach DIN ISO 8855
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Bei Kurvenfahrt wird der Reifen durch die wirkenden Seitenkréfte deformiert. Der Sturz-
winkel sorgt hier fiir eine Kompensation, wodurch die trapezformige Kontaktflaiche zwi-
schen Reifen und Fahrbahn vergroBert wird. Ist der Sturzwinkel zu groB3, verkleinert sich
die Kontaktfliche zwischen Reifen und Fahrbahn deutlich und die maximal iibertragbare
Kraft verringert sich [54]. Der Einfluss des Sturzwinkels auf die entstehenden Seitenkréfte
am Rad ist nach [65] viel kleiner als der des Spurwinkels.

Spurweite

Die in Abbildung 2.7 dargestellte Spurweite s bezeichnet den Abstand zwischen den beiden
Radaufstandspunkten einer Achse, gemessen parallel zur y,-Achse in der Radaufstands-
ebene bei Geradeausstellung und statischer Radlast. Die initiale Spurweite s, wird bei der
Fahrzeugentwicklung festgelegt. Fahrzeuge mit groBBen Spurweiten zeigen eine geringere
Wankneigung aufgrund des vergroBerten Hebelarms zur Abstiitzung des Wankmoments,
sind insgesamt breiter und daher auch hiufig schwerer als Fahrzeuge mit geringeren Spur-
weiten. Typische initiale Spurweiten von Pkw liegen zwischen 1210 und 1650 mm, wobei
sich die Spurweiten von Vorder- und Hinterachse héufig unterscheidet. [12]

Die im Fahrbetrieb auftretenden Spurweitendnderungen haben nach [65] groBen Einfluss
auf das Fahrverhalten und resultieren bei Einzelradauthdngungen aus der elastokinemati-
schen Charakteristik der Radfiihrung. Bei vertikaler Radbewegung bewegt sich der Rad-
mittelpunkt auf einer gekriimmten Bahn, deren Kriimmungsmittelpunkt durch den momen-
tanen Drehpol der Radfiihrung gegeben ist. Die horizontale Komponente dieser Bewegung
fiihrt zu einer lateralen Verschiebung des Radaufstandspunktes. Diese wird zusétzlich durch
die kinematisch gekoppelte Sturzwinkeldnderung tiberlagert, wodurch sich der eftektive
Radaufstandspunkt weiter verlagert. Die resultierende Spurweitendnderung kann sowohl
als Aufweitung (positive Anderung) als auch als Verengung (negative Anderung) auftreten,
wobei bei der Kurvenfahrt asymmetrische Spurweitendnderungen zwischen kurveninnerer
und kurvenduBerer Seite entstehen.

Bei der Achsauslegung wird eine moglichst geringe Spurweitendnderung um die Konstruk-
tionslage angestrebt. Der entstehende Querschlupf beeintriachtigt die Kraftiibertragung und
der Rollwiderstand sowie der Reifenverschleifl erhéhen sich. Nach [12] liegen typische
Spurweitendnderungen im Bereich kleiner als 20 mm, wobei zwischen rein kinematischen
Anteilen aus der Radfiihrungsgeometrie und elastokinematischen Anteilen aus den Lager-

verformungen zu unterscheiden ist.

Radstand

Der Radstand [ bezeichnet, wie in Abbildung 2.8 dargestellt, den horizontalen Abstand zwi-
schen den beiden Radaufstandspunkten V und H der Vorder- und Hinterachse, gemessen
parallel zur x,-Achse des Fahrzeugkoordinatensystems. Gemessen wird der Radstand bei
Geradeausstellung der Rader unter statischer Radlast. Der Radstand hat grof3en Einfluss auf
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die fahrdynamischen Eigenschaften eines Fahrzeugs, insbesondere auf das Eigenlenkver-
halten, die Gierstabilitit sowie die Verteilung der dynamischen Achslasten bei Langs- und
Querbeschleunigungen [12].

’_____.

H/?< l | V

Abbildung 2.8:  Radstand [ nach DIN ISO 8855

Bei der Dimensionierung des Radstands entstehen Zielkonflikte zwischen fahrdynamischen

Anforderungen und Package-Anforderungen, die sich aus der Anordnung und dem Platz-
bedarf von Antrieb, Fahrgastzelle und Laderaum ergeben. Ein vergroBerter Radstand be-
wirkt eine Erhohung des Massentriagheitsmoments um die Hochachse, wodurch sich die
Giertriagheit erhoht und das Fahrzeug weniger agil auf Lenkbefehle reagiert, was jedoch
gleichzeitig zu einem stabileren Geradeauslauf fiihrt. Der Radstand beeinflusst zudem die
Nickneigung des Aufbaus bei Beschleunigungsvorgéangen, wobei ein ldngerer Radstand die
relative Achslastverlagerung reduziert und somit die Traktion verbessert. [69]

Wihrend der initiale Radstand [ eine statische FahrzeugkenngroBe darstellt, unterliegt die-
ser im Fahrbetrieb gewissen Anderungen, bedingt durch die elastokinematischen Eigen-
schaften des Fahrwerks. Diese haben signifikanten Einfluss auf das transiente Fahrverhalten
und resultieren primér aus der Langsnachgiebigkeit der Fahrwerklager sowie der kinemati-
schen Auslegung der Radauthdngung. Typische Radstandsédnderungen liegen im Bereich
von +10 bis £30 mm, wobei asymmetrische Radstandsdnderungen zwischen linker und
rechter Fahrzeugseite, zum Beispiel beim Bremsen in der Kurve oder beim Uberfahren von
Bodenwellen, auftreten konnen [70]. Diese dynamischen Radstandsédnderungen beeinflus-
sen auch die relative Schwerpunktlage bzgl. der Vorder- und Hinterachsen und somit die
Achslastverteilungen. Insbesondere beim Bremsnickausgleich durch gezielte kinematische
Radstandsverldngerung der Vorderachse wird dieser Effekt konstruktiv genutzt, um die
bremsinduzierte dynamische Achslastverlagerung zu kompensieren. Die prazise Kenntnis
und Beriicksichtigung sowohl des initialen Radstands als auch seiner dynamischen Ande-
rung ist somit wichtig fiir die Vorhersage des Fahrverhaltens in einer Simulationsumge-
bung. [65]
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2.2 Anforderungen und Potenziale in der Fahrwerkentwicklung

In diesem Abschnitt werden die grundsatzlichen Anforderungen an ein Fahrwerk sowie die
Auslegungspotenziale aktueller Achskonzepte kurz erldutert.

2.2.1 Anforderungen an ein Fahrwerk

Das Fahrwerk stellt als einzige mechanische Verbindung zwischen Fahrzeugautbau und
Reifen ein komplexes Teilsystem dar, liber das alle fahrdynamisch relevanten Kréifte und
Momente iibertragen werden. Seine Auslegung hat maligeblichen Einfluss auf Fahrdyna-
mik, Fahrsicherheit, Fahrkomfort und Reifenverschleif. Die an das Fahrwerk gestellten An-
forderungen sind haufig gegenldufig und fithren zu Zielkonflikten, sodass die Entwicklung

stets einen bestmoglichen Kompromiss zwischen den Auslegungszielen anstrebt. [54], [67]

In Bezug auf die Fahrdynamik muss das Fahrwerk prazise Lenkungseingaben umsetzen und
ein stabiles Fahrverhalten in Kurven sowie bei variierenden Fahrbedingungen gewihrleis-
ten. Eine ausgeglichene Kraftverteilung und gute Traktion sind erforderlich, um das Fahr-
zeug auch bei schnellen Fahrmandvern und hohen Geschwindigkeiten kontrollierbar zu hal-
ten [12], [48]. Zur Gewéhrleistung des Fahrkomforts muss das Fahrwerk den Fahrzeugauf-
bau effektiv von Fahrbahnanregungen entkoppeln. Dies erfolgt durch das Zusammenspiel
von Aufbaufederung, Ddmpfung und Elastomerlagerung. Auf diese Weise werden Stof3e

1soliert sowie Vibrationen und Gerdusche gedampft.

Die Fahrsicherheit erfordert eine Fahrwerkkinematik und -elastokinematik, die eine sichere
Fahrzeugfiihrung auch unter extremen Bedingungen wie plotzlichem Bremsen oder Aus-
weichmanovern sicherstellt. Das Fahrwerk muss zudem robust und langlebig genug sein,
um den Belastungen des langjdhrigen Fahrzeugbetriebs standzuhalten, ohne dass es zu friih-
zeitigem Verschleil oder Funktionseinschrankungen kommt. Eine prizise abgestimmte
Fahrwerkkinematik und -elastokinematik tragt dariiber hinaus maf3igeblich zu gleichmaBi-
gem und geringem Reifenverschleil bei [67]. Durch gezielte Anpassungen des Fahrwerks
lasst sich der Reifenabrieb reduzieren, was sowohl 6konomische als auch 6kologische Vor-
teile mit sich bringt.

2.2.2 Auslegungspotenziale von Achskonzepten

Im Laufe der Zeit wurden unterschiedliche Achskonzepte entwickelt, die jeweils auf ein
entsprechendes Fahrzeugsegment zugeschnitten den bestmoglichen Kompromiss aus den
vom Fahrzeughersteller vorgegebenen und gewichteten Zielen liefern. Mit Blick auf die
adressierte Fragestellung zur Identifikation von Optimierungspotenzialen elastokinemati-
scher Achseigenschaften bieten die verschiedenen Konzepte unterschiedliche Anpassungs-
moglichkeiten, die nachfolgend beschrieben werden.
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Starrachsen

Bei Starrachsen sind die Réder {iber einen starren Achskorper fest miteinander verbunden,
wodurch sich deren Bewegungen gegenseitig beeinflussen. Eingesetzt werden Starrachsen
vorwiegend als Hinterachse bei SUVs, Gelandewagen und leichten Nutzfahrzeugen. Fahr-
dynamisch gewihrleistet die Starrachse bei paralleler Federbewegung durch die starre
Kopplung beider Rader identische Spur- und Sturzwinkel sowie eine konstante Spurweite.
Nachteilig sind das Weiterleiten einseitig induzierte Radkrifte an das gegeniiberliegende
Rad und das Entstehen von gro3en Radstellungsdnderungen bei einseitiger Federbewegung.
Die Starrachse bietet nur geringe Moglichkeiten zur kinematischen oder elastokinemati-

schen Auslegung fiir fahrsituationsabhingige Radstellungsanderungen. [12]

Halbstarrachsen
Halbstarrachsen unterscheiden sich von Starrachsen durch den Einsatz eines gezielt elas-

tisch verformbaren Verbindungselements anstelle einer starren Verbindung zwischen den
beiden Rédern. Diese tordierbare Verbindung ermdglicht Relativbewegungen der beiden
Réder. Im Vergleich zu Starrachsen verfiigen alle Halbstarrachsen iiber zusétzliche Langs-
lenker zur Aufnahme der Léngskréfte. Die Querkrifte werden iiber die biegesteife und tor-
sionsweiche Quertraverse abgestiitzt, welche als eine Art Stabilisator wirkt und dennoch
Relativbewegungen ermoglicht. Die Halbstarrachse vereint somit Eigenschaften einer
Starrachse mit denen einer Einzelradaufthdngung. Bei symmetrischer Federbewegung bleibt
die Radstellung unverédndert, wihrend bei asymmetrischer Durchfederung ein ausgeprigtes
kinematisches Eigenlenkverhalten auftritt. [12], [68]

Die Orientierung der Gummimetalllager in Langsrichtung wirkt sich durch gute Léngselas-
tizitét bei gleichzeitig geringer Beanspruchung der Karosserie positiv auf den Fahrkomfort
aus. Die geringe ungefederte Masse hat einen positiven Einfluss auf die Radlastschwankun-
gen im Fahrbetrieb [12]. Die Spurweite dndert sich im Betrieb kaum, wodurch die fahr-
werkbedingten lateralen Verschiebungen der Reifenprofilelemente im Reifenlatsch gering
sind. Durch die elastische Auslegung der Quertraverse ldsst sich ein gewisses elastokine-
matisches Achsverhalten erzielen. Das Optimierungspotenzial hinsichtlich Fahrdynamik
und Reifenverschlei3 der kinematischen Auslegung ist begrenzt, da die einfache Bauweise
nur sehr geringe Moglichkeiten zur detaillierten elastokinematischen Auslegung zur Verfii-
gung stellt.

Einzelradaufhangungen

Als Einzelradaufhingung werden alle Achskonzepte zusammengefasst, bei denen die bei-
den Rédder einer Achse keine Verbindung zueinander haben. Dies ermdglicht eine unabhén-
gige relative Bewegung zwischen dem linken und rechten Rad. Die Einzelradaufhingung
ist bei aktuellen Pkw weit verbreitet, ihr Anteil wird in [12] mit weit {iber 90 % angegeben.
Die Vorteile umfassen eine geringe ungefederte Masse und gro3es Potenzial zur kinemati-
schen und elastokinematischen Auslegung. Verglichen mit den Starr- oder Halbstarrachsen
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fiihrt dies zu einer verbesserten StraBenlage und einer Erhohung des Fahrkomforts. Dem
gegeniiber stehen beispielsweise die Spur-, Sturz- und Spurweitendnderung beim Durchfe-
dern wihrend der Fahrt oder die Notwendigkeit eines Stabilisators zum Belastungsaus-
gleich der Réder bei Kurvenfahrt. [12]

Die Doppelquerlenker-Einzelradaufhingung besteht aus drei Lenkern. Der Radtriager
wird iiber zwei Dreieckslenker mit dem Fahrzeugautbau oder Achstriager verbunden, wobei
ein Dreieckslenker oberhalb und einer unterhalb der Radmitte angeordnet ist. Ein zusétzli-
cher Spurlenker definiert die Spur des Rades oder wird bei Vorderachsen zur Lenkung ver-
wendet [12].

Die Mehrlenker-Einzelradaufhingung entsteht grundsitzlich durch das Auflosen von ei-
nem der beiden Dreieckslenker der Doppelquerlenker-Einzelradauthdngung. Ein grofler
Vorteil ist der hohe Gestaltungsspielraum fiir die Auslegung der elastokinematischen Achs-
eigenschaften. Dariiber hinaus sind mit diesem Konzept gute Langselastizitdten fiir einen
hohen Fahrkomfort und an der Hinterachse hohe Quersteifigkeiten zu erzielen [12]. Der
grofite Nachteil ist die hohe Komplexitit durch die hohe Anzahl an Lenkern, Gummime-
talllagern und entsprechend vielen Kinematikpunkten, womit ein hoher Anspruch an die
Tolerierung der Bauteile einhergeht, denn schon geringe Abweichungen in der Lage der

Gelenkpunkte konnen einen signifikanten Einfluss auf die Radhubkinematik haben.

Die Fiinflenker-Einzelradaufhingung besitzt fiinf unabhingige Zweipunktlenker und
wird als Hinterachse auch als Raumlenkerachse bezeichnet. Die groBen Vorteile dieses
Konzepts sind die gute und gezielte Auslegungsmoglichkeit der elastokinematischen Ach-
seigenschaften bei gleichzeitig geringen ungefederten Massen. Die Nachteile entsprechen
denen der Mehrlenkerachse, denn durch die hohe Anzahl an Fiihrungselementen ist die
Konstruktion, Abstimmung und Tolerierung aufwendig. [12]

Bewertung der Auslegungspotenziale

Die Auslegungspotenziale der elastokinematischen Achseigenschaften von Starr- und Halb-
starrachsen sind im Vergleich zu den anderen Konzepten gering. Die initialen Spur- und
Sturzwinkel dndern sich wihrend der Geradeausfahrt bei paralleler Federbewegung nicht,
wohingegen bei einseitiger Federbewegung grofle Unterschiede auftreten konnen.

Die Einzelradauthidngungen, Doppelquerlenker-, Mehrlenker- sowie Fiinflenkerachse, wei-
sen dagegen deutlich bessere Mdglichkeiten auf, die Kinematik und Elastokinematik anzu-
passen. Mit der Aufhdngung des Rades mit einzelnen Lenkern geht eine komplexe rdumli-
che Bewegung des Rades bei Durchfederung einher. Diese hat ausgepriagte Radstellungs-,
Spurweiten- und Radstandsdnderungen zur Folge, wobei die Wechselwirkung der im Sys-
tem vorhandenen Bauteilelastizitidten untereinander und deren Einfluss auf die elastokine-
matischen Radstellungsénderungen von der Umsetzung des Achskonzepts abhéngig ist. Bei
der Auslegung der komplizierten rdumlichen Bewegung muss ein Kompromiss gefunden
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werden, welcher neben den klassischen Auslegungszielen wie Fahrdynamik, Fahrkomfort
und Fahrsicherheit auch fiir minimalen Reifenverschleif} steht.

2.3 Auslegungstrends der Radstellung in Serienfahrzeugen

Bei der Fahrwerkauslegung werden die Eigenschaften bzw. das Verhalten des Fahrwerks
im spiteren Fahrzeug festgelegt. Um zunichst einen Uberblick iiber relevante Fahrwerkei-
genschaften von im Markt befindlichen Fahrzeugen zu geben, wurden in [71] die Herstel-
lervorgaben von initialem Spur- und Sturzwinkel an der Vorder- und Hinterachse von 73
verschiedenen Fahrzeugen aus allen Fahrzeugsegmenten (Segmentdefinition nach [72]) zu-
sammengetragen. Wichtig ist, dass sich diese Winkel immer auf ein unbeladenes Fahrzeug
mit vollem Tank beziehen. Denn aufgrund der kinematischen und elastokinematischen Ei-
genschaften eines Fahrwerks dndern sich diese Winkel bei Federbewegung und unter wir-
kenden Kréften am Rad. Die Abbildung 2.9 zeigt alle recherchierten initialen Winkel, je-
weils aufgetragen iiber das Fahrzeugsegment.
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Abbildung 2.9:  Initiale Spur- und Sturzwinkel der Vorder- und Hinterachse von 73
unterschiedlichen Fahrzeugen sortiert nach Fahrzeugsegment. Daten
recherchiert mit HGS Data [73]

Die Darstellung zeigt deutlich, dass es sowohl an der Vorderachse als auch an der Hinter-
achse keine einheitlichen initialen Spur- und Sturzwinkel auch innerhalb eines Segmentes
gibt. Dariiber hinaus ldsst sich ableiten, dass der initiale Spurwinkel in der Regel geringer
ist als der Sturzwinkel. Ebenso ist der initiale Spurwinkel hdufig positiv und der initiale
Sturzwinkel liberwiegend negativ. Bei Federbewegung (Radhub) éndert sich die Radstel-
lung und damit auch die beschriebenen kinematischen Grofen. In Abbildung 2.10 sind die
Spur- und Sturzwinkeldnderungen bei paralleler, gleichsinniger Federbewegung (Rad-
hub z) an der Hinterachse von zehn unterschiedlichen Serienfahrzeugen dargestellt. Die ab-
soluten Winkel fiir Spur ¥ und Sturz y am Fahrzeug ergeben sich zusammen mit den initi-
alen Winkeln 9, und y,, wie sie bei der Achsvermessung eingestellt werden, zu 9 = 9, +
AY bzw. y = yy + Ay.
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Abbildung 2.10 zeigt, dass es fiir die Anderung der Winkel bei Federbewegung der Hinter-
achse einen Trend zu positiven Spurwinkelgradienten und negativen Sturzwinkelgradienten
gibt. Gleichzeitig ist eine deutliche Streuung der Gradienten sowohl von Spur- als auch

Sturzwinkel tiber die Kurven der zehn Fahrzeuge erkennbar.
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Abbildung 2.10:  Spur- und Sturzwinkeldnderung bei paralleler, gleichsinniger Feder-
bewegung (Radhub z) an der Hinterachse von zehn Serienfahrzeugen.
Daten aus [74], [75], [76], [77]; zusammengetragen in [71]

Ein dhnliches Bild zeigt Abbildung 2.11 fiir die Vorderachse. In der Abbildung sind Rader-
hebungskurven von insgesamt zwdlf Serienfahrzeugen dargestellt. Der Spurwinkelgradient
ist, entgegen des Trends an der Hinterachse, iiberwiegend negativ. Der Sturzwinkelgradient
ist, genau wie an der Hinterachse, fiir alle Kurven negativ. Auch an der Vorderachskinema-
tik ist erkennbar, dass es zwar einen Trend gibt, die Gradienten aber deutliche Unterschiede

aufweisen.
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Abbildung 2.11:  Spur- und Sturzwinkeldnderung bei paralleler, gleichsinniger Feder-
bewegung (Radhub z) an der Vorderachse von zwolf Serienfahrzeu-
gen. Daten aus [74], [75], [76], [77], [78], [79], [80]; zusammengetra-
gen in [71]
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2.4 ReifenverschleiB im Kontext der Fahrzeugentwicklung

Die Begriffe Reifenabrieb, Reifenverschleifl und Reifenlaufleistung werden héufig syno-
nym verwendet, beschreiben jedoch unterschiedliche Aspekte der Reifendegradation. Da-
her soll an dieser Stelle zundchst auf die Unterschiede und Zusammenhinge dieser drei
Begriffe eingegangen werden.

Reifenverschleil bezeichnet den Prozess der fortschreitenden Materialschidigung durch
mechanische, thermische und chemische Belastungen wihrend des Fahrzeugbetriebs [81],
[82], [83]. Dieser kontinuierliche Schiadigungsprozess flihrt zu Materialabtrag in Form von
Reifenabriebpartikeln [17], [28]. Der Verschleiprozess wird durch drei primare Mechanis-

men beeinflusst;

e Mechanischer Verschlei3: Abrasion (Materialabtrag durch Rauheit der Fahrbahn-
oberfldache), Adhdsion (Mikroverklebung und Materialiibertrag an der Kontaktfl&-
che) sowie Ermiidung durch zyklische mechanische Beanspruchung [84]

e Thermische Degradation: Materialverdnderungen durch Warmeentwicklung infolge
viskoelastischer Hysterese bei zyklischer Verformung des Gummis

e Chemische Alterung: Oxidative Prozesse und molekulare Kettendegradation der Po-
lymerstruktur

Die Verschleifirate quantifiziert die Intensitdt des VerschleiBprozesses und wird iiblicher-
weise als Masseverlust pro zuriickgelegter Strecke (z. B. mg/km) oder als zeitbezogener

Masseverlust (z. B. g/h) angegeben [13].

Reifenabrieb (7ire Wear Particles — TWP) bezeichnet die reinen Reifenmaterialpartikel,
die wihrend des Fahrzeugbetriebs von der Reifenlauffliche durch mechanischen Ver-
schleil3 abgetragen werden. Im realen Fahrbetrieb verbinden sich TWP unmittelbar mit
Fahrbahnabriebpartikeln, Mineralpartikeln und anderen Stralenmaterialien zu Reifen-Fahr-
bahn-Abriebpartikeln (7ire and Road Wear Particles — TRWP). TRWP stellen somit ein
Kompositmaterial dar, dessen Zusammensetzung je nach Fahrbahntyp, Stralenmaterialien
und Umgebungsbedingungen variiert. Wihrend TWP primir aus Gummikomponenten,
RuB}, Fiillstoffen und Additiven bestehen, enthalten TRWP zusétzlich mineralische Be-
standteile wie Quarz, Feldspat und silikatische Materialien aus dem Fahrbahnbelag. Rei-
fenabrieb (TWP) und TRWP sind somit messbare Ergebnisse des Reifenverschleiflprozes-
ses und werden als Masse quantifiziert. [17], [28], [29], [30], [85], [86]

Die Reifenlaufleistung quantifiziert die Gesamtstrecke, die ein Reifen unter definierten
Betriebsbedingungen zuriicklegen kann, bevor er die gesetzlichen Mindestanforderungen

an die Profiltiefe unterschreitet oder aus anderen Griinden ersetzt werden muss.

Bezogen auf ein Fahrzeug bedeutet eine geringere Verschleifirate zwar weniger Reifenab-
rieb, jedoch nicht zwingend eine Erh6hung der Reifenlaufleistung. Durch ungleichmafBige
Reifenbeanspruchung éndert sich der Verschlei3 des Laufflichenmaterials ortsabhéngig,
was zu erhohtem lokalem Verschleif fiihrt [43], [87], [88]. Der limitierende Faktor fiir die
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Reifenlaufleistung ist nicht der Gesamtmasseverlust, sondern die gesetzlich vorgeschrie-
bene Mindestprofiltiefe, daher kann auch bei reduzierter mittlerer Verschleiflirate die Rei-

fenlaufleistung durch ungleichmifBigen Verschleil3 deutlich verkiirzt werden.

2.4.1 Ansatze zur Reduktion von Reifenabrieb und -verschlei

Zur Reduktion des Eintrags von Reifenabrieb in die Umwelt existieren aktuell verschiedene
Herangehensweisen. Wissenschaftliche Arbeiten zur Identifikation der Eintragspfade von
Reifenabrieb in die Umwelt wie zum Beispiel [ 18], [24] geben Aufschluss dariiber, wie und
wo Reifenabriebpartikel in die Umwelt gelangen. Methoden zur Entfernung bereits entstan-
denen Reifenabriebs von der Fahrbahn oder aus Oberflachenwasser werden entwickelt [89].

Mit Blick auf das Gesamtsystem Fahrzeug-Reifen-Fahrbahn existieren vielschichtige An-
sdtze zur Reduktion von Reifenabrieb-Emissionen. Im Bereich der Fahrbahnoptimierung
werden verschiedene Fahrbahnbeldge und deren Einfluss auf den Reifenabrieb untersucht
[90]. Sowohl die Rauigkeit als auch die Mikrotextur der Fahrbahnoberfldche beeinflussen
den Reifen- und Fahrbahnabrieb [91]. Die Modifikation der Reifeneigenschaften durch al-
ternative Fiillmaterialien, die das konventionell eingesetzte Ruf ersetzen, stellt einen viel-
versprechenden Ansatz dar. Tests des ADAC zur Vorbereitung einer Testmethode fiir die
Euro-7-Norm zeigen deutliche Unterschiede in der VerschleiBirate zwischen verschiedenen
Reifenherstellern [92].

Zur Untersuchung des ReifenverschleiBverhaltens werden in der Regel Reifenpriifstinde
eingesetzt. Dabei wird der Reifen entweder quasistationér (z. B. definierter Schriglaufwin-
kel bei konstanter Radlast) oder mit dynamischen Belastungsszenarien beansprucht. An-
schlieBend wird der Masseverlust des Reifens oder die Profilhohe in Abhéngigkeit von der
theoretisch zuriickgelegten Wegstrecke gemessen [44], [93], [94], [95]. Im Fahrzeugent-
wicklungsprozess ist ein geringer Reifenabrieb in der Regel nicht das Hauptentwicklungs-
ziel und wird erst mit dem ersten verfiigbaren Prototyp unter realen Bedingungen tiberpriift
[47]. In der frithen Entwicklungsphase werden oft einfache Fahrzeugmodelle verwendet.
Abhingig vom gewihlten Modellansatz kann auch der Einfluss der Radhubkinematik auf
die dynamischen Effekte im Reifen analysiert werden. Papaioannou et al. [96] zeigen an-
hand eines Viertelfahrzeugmodells den Zielkonflikt zwischen Reifenverschlei3, Fahrkom-
fort und Fahrdynamik bei der Optimierung von Federraten. Allerdings ermoglichen solche
vereinfachten Modelle keine Beriicksichtigung der elastokinematischen Eigenschaften der
Radauthdngung, die maf3geblich die Radstellung und damit den Reifenverschleil beeinflus-

sen.

Mit Hilfe eines Flachbahn-Reifenpriifstands wurden in [94] die Einflussfaktoren auf den
Reifenverschleifl eingehend untersucht. Abbildung 2.12 zeigt eine direkte Abhingigkeit der
Reifenverschleifirate vom Schriglaufwinkel, in dem Fall gleichbedeutend mit dem stati-
schen Vorspurwinkel, und die Abhingigkeit von der Normalkraft fiir drei unterschiedliche
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Reifen. Bei einem in [94] dargestellten Test fiihrte eine zusétzliche Aufpragung eines stati-
schen positiven Sturzwinkels zu einer gleichméBigeren Verteilung der Flachenpressung in
der Kontaktzone, wodurch die Verschleifirate reduziert wurde.
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Abbildung 2.12: Verschleifirate bei (a) Schriaglaufwinkelvariation, (b) Normalkraftva-
riation [94]

Das Kraftiibertragungsverhalten des Reifens innerhalb der Kontaktflache ist stark abhangig
von den jeweiligen Betriebsbedingungen, welche in erster Linie durch Langs- und Quer-
krifte geprégt sind [43] und [97]. Somit decken die Untersuchungen mit statischen Spur-
und Sturzwinkeln nur ein eingeschrianktes Anwendungsspektrum ab. Die kontaktmechani-
schen Vorgénge im Reifenlatsch hingen nicht nur von der Hohe der Kréfte ab, sondern auch
davon, wie diese zustande kommen. Diese Erkenntnis wird unter anderem in [43] und [44]
verdeutlicht.

Es konnte gezeigt werden, dass bei gleichbleibenden Rahmenbedingungen durch Anpas-
sung der Spur- und Sturzédnderung beim Durchfedern das VerschleiBverhalten des Reifens
positiv beeinflusst wird. In [44] wurden Tests an einer Achse durchgefiihrt, welche zu Be-
ginn einen hohen Verschleil an der ReifenauBlenschulter zeigte. Durch Anpassung der
Achse konnte eine gleichmiBige Verteilung des Verschleifles tiber den Reifen und eine im
Schnitt um 33 % hohere Lebensdauer erzielt werden. Der gesamte Verschlei3 der Reifen-
laufflache wurde gesenkt und ein deutlich gleichméBigeres Verschlei3bild erzielt.
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2.4.2 Grundlagen der Gummireibung und VerschleiRgesetze

Nach der Theorie von Kummer und Meyer [98] setzt sich die Gesamtreibkraft in der Kon-
taktflache zwischen Reifen und Fahrbahn aus einer Summe verschiedener Einzelkompo-
nenten zusammen, die jedoch nicht alle gleichzeitig auftreten miissen. Diese Einzelkompo-
nenten der Reibkraft basieren auf physikalischen Effekten wie der Adhdsion, Hysterese,
Kohésion und viskosen Reibung [99]. Die Adhidsions- und Hystereseanteile leisten den
grofiten Beitrag zur wirkenden Kraft bei der Gummireibung und werden deshalb im Fol-

genden kurz vorgestellt.

Durch die molekulare Bindung zwischen Kettenmolekiilen des Gummis und Atomen der
Fahrbahnoberfliche, wie zum Beispiel Van-der-Waals-Bindungen, entsteht die der Gleit-
richtung entgegengesetzte resultierende Reibkraft. AuBerdem kommt es beim Auftrennen
der Bindungen zu einer dampfungsbehafteten Schwingung von Molekiilketten, wodurch
Energie dissipiert wird. Der adhésive Anteil der Kriafte wird durch die tatsdchliche Kon-
taktflache zwischen Reifen und Fahrbahn beeinflusst und verschwindet nahezu beim Auf-
treten eines Zwischenmediums, wie zum Beispiel Wasser oder Schmutz. Der Hysteresean-
teil der Gummireibung wird durch das viskoelastische Materialverhalten beim Gleiten iiber
Unebenheiten hervorgerufen. Aufgrund der viskoelastischen Eigenschaften von Gummi un-
terscheidet sich die im Falle des Reifens wirkende Gummireibung von der klassischen Fest-
korperreibung nach Coulomb. Dabei ist der Reibwert von Gummi im Gegensatz zu Annah-
men der klassischen Reibungsgesetze nicht konstant, sondern héngt wie Abbildung 2.13

darstellt vom Normaldruck, der Relativgeschwindigkeit und der Temperatur ab.
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Abbildung 2.13:  Vergleich der Gummireibung (—) mit der klassischen Festkorperrei-
bung (==-) [98]

Aufgrund der hohen Komplexitidt des Verschleiprozesses infolge verschiedener Ver-

schleifmechanismen und deren Wechselwirkungen haben sich eine Reihe empirischer Ver-

schleilgesetze etabliert [100]. Das lineare VerschleiBgesetz nach Fleischer beschreibt den

Verschleif3 als Resultat des Reibprozesses in Form eines proportionalen Zusammenhangs

zwischen VerschleiBvolumen Vi und verrichteter Reibarbeit Wry:

VR = eRWR (22)

Der Proportionalitdtsfaktor eg charakterisiert das VerschleiBBverhalten der Laufflichengum-
mimischung unter bestimmten Randbedingungen wie Temperatur oder Fahrbahnrauigkeit.
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Lupker et al. [101] und Braghin et al. [102] stellen ein nichtlineares Verschleilgesetz zur
quantitativen Erfassung des Reifenverschleifles vor, dass den Zusammenhang zwischen
Energiedissipation und Materialabtrag beschreibt. Dabei wird ein {iberproportionaler An-
stieg des Materialabtrags mit der Reibleistung beobachtet, der durch einen Exponenten
k, > 1 charakterisiert wird:

it = ky P2 (2.3)

mit der flichenspezifischen momentanen Reibungsleistung P und dem flichenspezifischen
Materialabtrag m, definiert als Masseverlust pro Flicheneinheit der Reifenlaufflache. Fiir
k, = 1 ergibt sich ein linearer Zusammenhang zwischen Reibleistung und Materialabtrag,
der konzeptionell dem Ansatz nach Fleischer entspricht. Wahrend Fleischer den Verschleil3
iber die verrichtete Reibarbeit als zeitlich integrierte GroBe beschreibt, formulieren Lupker
et al. den Zusammenhang auf Basis der momentanen Reibleistung. Die Reibarbeit ent-
spricht dem Zeitintegral der Reibleistung, sodass sich der Ansatz nach Fleischer als Son-
derfall des leistungsbasierten Ansatzes fiir k, = 1 und zeitliche Integration interpretieren
lasst.

Im Rahmen dieser Arbeit wird die Reibarbeit Wy als Bewertungsgrof3e fiir den Reifenver-
schleif herangezogen. Sie dient als Mal} fiir die VerschleiBintensitit und quantifiziert die
mechanische Beanspruchung im Verschlei3prozess, ohne jedoch direkt die Masse des ent-
stehenden Reifenabriebs oder das VerschleiBvolumen zu bestimmen. Die Berechnung von
Wr aus den im Reifenlatsch wirkenden Kriften und Gleitgeschwindigkeiten wird in Kapi-
tel 4.2.1 detailliert beschrieben.

2.5 Mehrkorpersimulation in der Fahrzeug- und Fahrwerktechnik

Die moderne Fahrwerkentwicklung basiert auf einem breiten Spektrum numerischer Simu-
lationsmethoden, wobei die Mehrkorpersimulation (MKS) aufgrund ihrer Fahigkeit zur re-
alititsnahen Abbildung komplexer kinematischer und dynamischer Systeme eine zentrale
Rolle einnimmt. Die Mehrkorperformulierung beschreibt ein Fahrwerk als System starrer
oder flexibler Korper, die durch kinematische Bindungen, Kraftelemente oder Kontaktmo-
delle miteinander gekoppelt sind. Kommerzielle Programme sind zum Beispiel ADAMS
(Automatic Dynamic Analysis of Mechanical Systems) von MSC Software [103] oder SIM-
PACK von Dassault Systemes SIMULIA Corp. [104]. Die Bewegungsgleichungen werden
in ADAMS in absoluten Koordinaten formuliert, bei denen jeder Kérper mit seinen vollen
sechs Freiheitsgraden beschrieben wird. Dies fiihrt zu einem System aus Differential-Al-
gebraischen Gleichungen (DAEs), was eine numerisch stabile Integration auch bei steifen
Systemen gewahrleistet. Im Gegensatz dazu verwendet SIMPACK vorwiegend relative Ko-
ordinaten, was zu gewohnlichen Differentialgleichungen (ODEs) fiihrt.
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Moderne MKS-Umgebungen integrieren hochentwickelte Reifenmodelle wie CDTire [105]
oder FTire [106], die das nichtlineare Ubertragungsverhalten zwischen Reifen und Fahr-
bahn unter Berticksichtigung von Schlupf, Schriaglaufwinkel und vertikaler Belastung phy-
sikalisch abbilden und den Reifen-Fahrbahn-Kontakt detailliert darstellen [107]. Durch die
Integration in Gesamtfahrzeugmodelle lassen sich komplexe Wechselwirkungen zwischen
Fahrwerk, Antrieb, Lenkung und Fahrerassistenzsystemen untersuchen.

2.5.1 Modellbildungsgrundsatze

Bei der Erstellung komplexer Mehrkorpermodelle hat sich eine Top-Down-Vorgehensweise
mit inkrementeller Verfeinerung bewéhrt. Dabei werden Modelle sukzessive detailliert, wo-
bei nach jeder Erweiterungsstufe eine Verifikation durchgefiihrt wird. Diese Vorgehens-
weise ermoglicht die frithzeitige Identifikation von Modellierungsfehlern, die bei direkter
Erstellung hochdetaillierter Gesamtmodelle durch Uberlagerungseffekte maskiert werden
konnten. [47], [108]

Die Wahl geeigneter Systemgrenzen und des Modellierungsansatzes ist stets vom Simula-
tionsziel abhéngig und bestimmt maB3geblich den Modellierungsaufwand [108]. Dabei miis-
sen grundlegende Entscheidungen getroffen werden, die den gesamten Modellierungspro-
zess pragen. Ein zentraler Zielkonflikt besteht zwischen Modellkomplexitat und erforderli-
cher Berechnungszeit. Hohere Modelldetaillierung fiihrt hdufig zu préziseren Ergebnissen,
erhoht jedoch den Berechnungsaufwand. Die Festlegung, welche GroBBen an welcher Stelle
des Systems ausgewertet werden sollen, bestimmt, wo eine detaillierte Modellierung erfor-
derlich ist und an welcher Stelle Vereinfachungen zuléssig sind. Eine gezielte Detaillierung
an relevanten Stellen, beispielsweise eine detaillierte Kontaktmodellierung im Reifenlatsch
bei gleichzeitig vereinfachtem Fahrzeugmodell, ermoglicht einen Kompromiss zwischen
Modellgenauigkeit und Recheneftizienz. [65], [108]

Die Wahl des Referenzsystems muss sicherstellen, dass ausreichend Freiheitsgrade zur Op-
timierung vorhanden sind. Beispielsweise wire es fiir die Entwicklung einer neuen Mehr-
lenker-Achskinematik nicht zielfiihrend, als Referenz ein Modell einer Starrachse zu ver-
wenden, da wesentliche kinematische Freiheitsgrade fehlen wiirden. Das Referenzsystem
sollte reprédsentativ fiir die Systemklasse sein, die untersucht werden soll, und gleichzeitig

Variationsmoglichkeiten fiir Parameterstudien bieten.

2.5.2 Mehrkorpersimulationssoftware ADAMS

Die Mehrkorpersimulation wird mit der etablierten Software ADAMS durchgefiihrt, einem
in der Automobilindustrie weit verbreiteten Tool zur Fahrzeug- und Fahrwerksimulation.
ADAMS bietet neben dem Basis-Programm ADAMS/View fiir unterschiedliche Anwen-
dungsfille speziell konfigurierte Programmmodule an. ADAMS/Car ist fiir die Serienent-
wicklung optimiert und in der Automobilindustrie zur Analyse von Fahrzeugeigenschaften
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weit verbreitet. Das Tool unterteilt das Fahrzeug entsprechend den Anforderungen der Au-
tomobilhersteller in Baugruppen, die {iber festgelegte Schnittstellen untereinander verbun-
den werden. Die Baugruppen basieren auf Vorlagen (Templates) zur Definition der Modell-
struktur, wéhrend Eigenschaften von Modellkomponenten {iber separate Dateien (property
files) festgelegt werden. Auf diese Weise konnen einzelne Baugruppen im Modell gewech-
selt werden, um beispielsweise den Einfluss neuer Entwicklungen in einem Gesamtfahr-
zeugmodell zu testen. Diese Vorkonfektionierung von Schnittstellen und Modellstrukturen
bietet fiir die Serienentwicklung erhebliche Vorteile beim Baugruppenaustauch. [109]

ADAMS/View hingegen arbeitet direkt auf Elementebene und bietet vollstindigen Zugriff
auf alle verfiigbaren Kraftelemente, Gelenke, Kontaktmodelle, usw. Es ermdglicht eine ein-
fache Integration eigener Subroutinen, Differentialgleichungen sowie Kontaktgeometrien
und -eigenschaften, wodurch die vollstindige Kontrolle iiber alle Modellparameter und
Gleichungen auf einer Ebene gewihrleistet ist. Neue Entwicklungen und Ideen kénnen di-
rekt implementiert und getestet werden, ohne sie zunédchst in die Template-Logik und pro-
perty files zu integrieren, wodurch der Aufwand bei einer eventuellen Fehlersuche und Mo-
dellverifikation deutlich geringer ist. ADAMS/View ermoglicht zudem die modulare Er-
stellung von Modellen, die bei Bedarf in einem Gesamtmodell vereint werden kénnen, wo-
bei ein anschlieBendes Trennen der Modelle nicht vorgesehen ist. Dariiber hinaus ist die
freie Implementierung von Modellierungsansitzen oder die isolierte Erstellung und Simu-

lation von Komponentenmodellen moglich. [109]

2.5.3 Das physikalische Reifenmodell FTire

Fiir die Analyse der dynamischen Effekte im Reifenlatsch muss der Kontakt zwischen Rei-
fen und Fahrbahn durch das Reifenmodell rdumlich abgebildet werden. Fiir detaillierte rei-
fenspezifische Simulationen werden dazu FE-Modelle verwendet. In der Mehrkorpersimu-
lation werden dreidimensionale physik-basierte out-of-plane Modelle verwendet, die so-
wohl die Reifenstruktur als auch die Kontaktfliche zwischen Reifen und Fahrbahn detail-
liert abbilden kénnen. Eine Ubersicht und Klassifizierung von kommerziellen Reifenmo-
dellen liefern [110], [111]. Kommerziell vertriebene Modelle der genannten Kategorie sind
zum Beispiel CDTire vom Fraunhofer-Institut fiir Techno- und Wirtschaftsmathematik
ITWM und FTire der cosin scientific software AG. Beide Modelle werden fortlaufend wei-
terentwickelt und sind im Automotive-Bereich weit verbreitet ([110], [111], [112], [113],
[114], [115], [116], [117]). Wie in [107] gezeigt wird, sind beide Modelle grundsitzlich in
der Lage, die dynamischen Effekte im Reifenlatsch zu simulieren. Das Reifenmodell FTire
wurde bereits in eigenen Studien ([118], [119], [120]) und in [47], [121] erfolgreich einge-
setzt und wird aufgrund der Verfiigbarkeit am Lehrstuhl auch fiir die in dieser Arbeit ange-
strebten Analysen genutzt.

Das Reifenmodell FTire (Flexible Structure Tire Model) ist laut cosin das umfassendste und
genaueste Reifenmodell weltweit. Es kann fiir viele verschiedene Simulationszwecke, wie
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beispielsweise Komfort-, Handling- oder NVH-Analysen genutzt werden und ist in vielen
Simulationsumgebungen bereits verfiigbar [106]. Das mechanische Modell besteht im We-
sentlichen aus zwei Grundmodulen, die allerdings nicht getrennt verwendet werden konnen.
Im Strukturmodell wird die iibergeordnete Struktur von Reifengiirtel, -karkasse und -wulst
beschrieben und im Kontaktmodell die mechanischen und tribologischen Eigenschaften der
Reifenlauffliche. Das physikalische Modellierungsprinzip ermdglicht aktuell die Erfassung
von Fahrbahnanregung und Ubertragung von Schwingungen in einem Frequenzbereich von
bis zu 250 Hz. Der Reifen-Fahrbahn-Kontakt kann aktuell mit einer Auflésung von unter
1 mm abgebildet werden. Optional konnen Erweiterungen zur Abbildung von Unrundheit,

Laufflichentemperatur oder Verschleil genutzt werden. [106]

Bei den Simulationen und modellbasierten Analysen (Kapitel 4) werden keine optionalen

Erweiterungen des FTire-Reifenmodells verwendet.

Strukturmodell
Der zweiteilige Ansatz definiert zunichst die Reifenstruktur als dehnbaren flexiblen und

schwingfdhigen Ring aus sogenannten Glirtelelementen (belt segments). Giirtelelemente
sind Punktmassen die mit ihren direkten Nachbarn {iber druckabhingige Kraftelemente ver-
bunden sind. Die Kopplung zum Felgenkorper ist in longitudinaler, lateraler und transver-
saler Richtung mit einem nichtlinearen Modell umgesetzt. Das in Abbildung 2.14 darge-
stellte Modell besteht, von links nach rechts, aus einem Prantl-Element einem Maxwell-

Element, einem viskosen Dampfer und einer nichtlinearen progressiven Feder.

‘ belt node

Abbildung 2.14: Kraftelement zwischen Giirtelelement und Felge in radialer Richtung
[122]

Uber die Anzahl der Giirtelelemente kann der Detaillierungsgrad des Strukturmodells er-
hoht werden, womit eine Steigerung der Berechnungszeit einhergeht. Die Reifenbetriebs-
bedingungen werden iiber den Reifeninnendruck, die Umgebungstemperatur, die Reifen-
temperatur und die Profiltiefe festgelegt. Die Krifte aus dem Reifeninnendruck wirken in
radialer Richtung auf den Reifengiirtel und verleihen ihm so seine Steifigkeit. Dessen hohe
Verformbarkeit ergibt sich aus der Anordnung der Giirtelelemente und ermoglicht die Ab-
bildung sowohl hochfrequenter Giirtelschwingungen als auch quasistatischer Einbettungs-
effekte. Die frequenzabhingige Reifensteifigkeit, insbesondere die Versteifung bei hohen
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Geschwindigkeiten, wird iiber die Parallelschaltung mehrerer Maxwell-Elemente model-
liert. Die Hysterese-Eigenschaften des Gummiprofils sowie die Amplitudenabhingigkeit
der Giirtelsteifigkeit werden durch eine Reihenschaltung aus Reibelement und Feder
(Prandtl-Element) abgebildet. Die Reifenprogression wird durch eine progressive Feder er-

fasst.

Die Giirtelelemente konnen sich sowohl in-plane als auch out-of-plane bewegen. Wie in
Abbildung 2.15 illustriert setzten sich die Bewegungsmoglichkeiten der Giirtelelemente aus
drei translatorischen, einem rotatorischen und mehreren Biegefreiheitsgraden zusammen.
Die Biegefreiheitsgrade beschreiben die Biegung um die Umfangsachse in Form von An-
satzfunktionen zur Steigerung der Abbildungsgiite der Giirtelverformung iiber den Reifen-

querschnitt.

Abbildung 2.15: Freiheitsgrade der Giirtelelemente: a) Translation, b) Rotation, c) Bie-
gung [122]

Kontaktmodell
Im Kontaktmodell werden die Kontaktkriafte im Reifenlatsch iber masselose Kontaktele-

mente, sogenannte tread blocks, berechnet. Diese Kontaktelemente sind, wie in Abbildung
2.16 exemplarisch dargestellt, in Linien mit gleichméBigem Abstand zueinander auf dem
Reifenumfang angeordnet. Alternativ kann eine zufillige Verteilung oder eine Approxima-
tion des tatsdchlichen Lauffldchenprofils vorgegeben werden, wobei hierdurch keine neue
Verteilung entsteht, sondern Kontaktelemente in Profilrillen, entfernt werden.

Abbildung 2.16: Exemplarische Darstellung der Verteilung von Kontaktelementen des
FTire Kontaktmodells in Linien auf dem Reifenumfang, dargestellt
mit acht Umfangslinien [118]
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Pro Giirtelelement werden in der Regel 20 bis 100 Kontaktelemente verwendet, wobei die
Anzahl grundsétzlich nicht begrenzt ist. Die notwendige Anzahl an Kontaktelementen ist
immer ein Kompromiss aus Genauigkeitsanforderungen und Berechnungszeit. Die Gesamt-
zahl der Kontaktelemente ist von der Anzahl an Giirtelelementen abhéngig. Die Kontakte-
lemente sind mit nichtlinearen Feder-Ddmpfer-Elementen in radialer, tangentialer und axi-
aler Richtung mit einem Giirtelelement und dessen nichsten Nachbarn gekoppelt. Bei der
Simulation findet in jedem Integrationsschritt zunéichst eine Uberpriifung statt, welche Kon-
taktelemente im Kontakt mit der Fahrbahn sind. Nur fiir die im Kontakt befindlichen Ele-
mente wird eine lokale Kontaktebene tangential zur lokalen Fahrbahnoberfldche bestimmt
bzgl. der im Anschluss die Berechnung der Kontaktkrifte durchgefiihrt wird.

Die resultierende Reibkraft Fy ; eines Kontaktelements i setzt sich aus den Reibkriften Fg, ;
und FRry,; in der Tangentialebene zusammen und ist abhéingig von der wirkenden Normal-
kraft Fy; und dem lokalen Reibwert i ( Vgi» PN,i» TLi ). Der Reibwert wird als isotrope

Funktion der resultierenden Gleitgeschwindigkeit

vg,i = |ngy,i| = ’véx,i + véy,i ’ (2'4)

der lokalen Fliachenpressung py ; und der Laufflachentemperatur Ty, ; modelliert. Die resul-

tierende Reibkraft an einem Kontaktelement i wird berechnet mit

Fri = ti(Vgioni Tui )« P (2.5)
Der Reibwert u; wird iiber vier Geschwindigkeitsstiitzstellen und drei Druckstiitzstellen
definiert. Abbildung 2.17 zeigt den resultierenden Reibwertverlauf u; (vg ;) nach stickweise

linearer Interpolation der Stiitzwerte fiir drei Flaichenpressungsniveaus im relevanten Ge-
schwindigkeitsbereich fiir die Reifendynamik. Der Verlauf zeigt ein Maximum bei niedri-
gen Gleitgeschwindigkeiten und einen anschlieBenden monotonen Abfall. Mit steigender
Flachenpressung sinkt der maximal erreichbare Reibwert, was das charakteristische Ver-
halten der Gummi-Asphalt-Paarung widerspiegelt. Bei sehr hohen Gleitgeschwindigkeiten
fallt der Reibwert weiter ab. [123]

Die Richtung der Reibkraft ist dabei entgegengesetzt zur Gleitgeschwindigkeitsrichtung:

Eny,i = _FR,L’ : (ngy,i/vg,i ) (2.6)

woraus sich die Komponentendarstellung
Frai = —iFNi(Vgxi/Vgi ) (2.7

Fryi = —UiFni(Vgy,i/Vgi) (2.8)
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ergibt. Diese Formulierung fiihrt zu einer richtungsunabhéngigen Reibwertberechnung und
einer automatischen Kopplung zwischen Liangs- und Seitenkraft bei kombinierter Bean-
spruchung. Die Normalkraft Fy ; ist vom Reifenzustand und den Steifigkeits- und Damp-
fungseigenschaften des Laufflichenmaterials abhéngig. Die Gleitgeschwindigkeit vg; wird
aus der vektoriellen Gleichgewichtsbedingung der Reibkraft, der elastischen Scherkraft und
der Scherddampfungskraft des Kontaktelements in der Tangentialebene der Fahrbahn be-
stimmt. Diese Gleichgewichtsbedingung fiihrt auf eine Differentialgleichung fiir die tan-
gentiale Verschiebung des Kontaktelements, die aufgrund der nichtlinearen Abhédngigkeit
des Reibwerts von der Gleitgeschwindigkeit implizit gelost werden muss. Dabei wird fiir
jedes Element unterschieden, ob es an der Fahrbahn haftet (stick) oder gleitet (s/ip). Alle
resultierenden Kriafte im Kontaktmodell werden im Strukturmodell zusammengefasst und
als Schnittkrafte F,,, und -momente M ,,, zwischen Reifen und Radnabe iibertragen.
[123]

N | PN = 1 x 107* MPa
pxi ~ 0,2 MPa
y\. C pN’i ~ 1 MP&

0 0.2 0.4 0.6
Gleitgeschwindigkeit v,; / m/s

Reibwert p; / -

Abbildung 2.17: Reibwertverlauf p; (vg,;) fiir ein Kontaktelement i aus dem Kontakt-

modell des FTire-Reifenmodells im relevanten Bereich der Gleitge-
schwindigkeit

Ergebnisausgabe

FTire ermoglicht die Ausgabe von Kontakt-, Reifen- und Radnabenkréften sowie weiteren
Daten aus dem Kontaktmodell oder dem Reifen als Ganzes. Die Daten werden iiber ver-
schiedene tire result files ausgegeben. Dabei werden in *.cfo-Dateien die Kontaktmodell-
daten und in *.mtl-Dateien sdmtliche FTire-Reifenmodelldaten gespeichert. Die Ausgabe-
frequenz orientiert sich an der in ADAMS eingestellten Simulationsschrittweite.

Fiir die Analyse der Reifenlatschdynamik sind insbesondere die Informationen der einzel-
nen Kontaktelemente relevant, die als ftire001.cfo (wobei 001 das erste Rad kennzeichnet)
im Arbeitsverzeichnis abgelegt werden. Diese Datei enthélt 21 verschiedene Parameter fiir
jedes aktive Kontaktelement pro Ausgabezeitpunkt. Die longitudinalen und lateralen Posi-
tionen der Kontaktelemente im Reifenlatsch werden durch pos lon und pos lat im TY-
DEX-W Koordinatensystem ausgegeben. Die Gleitgeschwindigkeiten in Lings- und Quer-
richtung sind als vslide lon und vslide lat verfiigbar, ebenfalls im TYDEX-W System. Die
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Kontaktkrifte werden im ADAMS Ground-Koordinatensystem angegeben. Diese unter-
schiedlichen Koordinatensysteme fiir Positionen/Geschwindigkeiten (TYDEX-W) und
Krifte (ADAMS) erfordern bei der Datenauswertung eine entsprechende Berticksichtigung
der jeweiligen Bezugssysteme. Weiterfiihrende detaillierte Informationen zu den Ausgabe-
groflen von FTire liefern [107], [123].

Parametrierung
Die Parametrierung des FTire-Reifenmodells erfordert aufgrund der physikalisch basierten

Modellstruktur und der Vielzahl an Parametern einen systematischen Ansatz. Der Prozess
beginnt mit der Erfassung umfangreicher Messdaten, die verschiedene Betriebszustinde des
Reifens abdecken, einschlieBlich statischer und stationdrer Messungen, dynamischer Cleat-
Tests (Uberfahren von Schlagleisten) sowie Analysen der Reifenaufstandsfliche. Diese Da-
ten bilden die Grundlage fiir die anschlieende Parameteridentifikation, bei der die Modell-
parameter so angepasst werden, dass das Simulationsverhalten bestmoglich mit dem ge-
messenen Reifenverhalten {ibereinstimmt. Der gesamte Parametrierungsprozess ist darauf

ausgelegt, flexibel auf die verfiigbaren Messmoglichkeiten einzugehen. [123]

Die Messdatenerfassung folgt einem standardisierten Verfahren, welches primar fiir Pkw-
Reifen entwickelt wurde und das TYDEX-Dateiformat [63] zur einheitlichen Datenstruk-
turierung nutzt. Die Messungen umfassen alle relevanten Betriebsparameter wie Sturzwin-
kel, Schraglaufwinkel, Radschlupf und Abrollgeschwindigkeit sowie die resultierenden
Kraft- und Momentenkomponenten. Fiir Anwendungen mit variierenden Reifeninnendrii-
cken sind Messungen bei verschiedenen Luftdruckwerten notwendig, um die Druckabhén-
gigkeit des Reifenverhaltens zu erfassen. Im FTire-Modell wird anschlieBend fiir einen vor-
gegebenen Luftdruck zwischen den verfiigbaren Messdaten interpoliert, wobei kleine An-
derungen des Luftdrucks auch mit Messungen bei einem Luftdruck durch Extrapolation der
Daten gut abgebildet werden [123]. Vorteilhaft ist auch, dass physische Messungen durch
Simulationsergebnisse von FE-Modellen erginzt oder ersetzt werden konnen [113].



3 Modellierung des Referenzfahrzeugs

Fiir die modellbasierte Analyse der Optimierungspotenziale elastokinematischer Hinter-
achseigenschaften hinsichtlich Reifenverschleifl im Gesamtfahrzeug werden Simulations-
modelle bendtigt, die in der Lage sind, die relevanten physikalischen Groflen mit ausrei-
chender Genauigkeit vorherzusagen. Nachfolgend wird der Modellierungsprozess zur Ab-
bildung der relevanten Eigenschaften des Referenzfahrzeugs hinsichtlich der Analyse und
Bewertung der fahrdynamischen Fahrzeugeigenschaften und des Reifenabriebs detailliert

beschrieben.

3.1 Referenzfahrzeug und Modellierungsmethodik

Fiir die Simulation von Fahrzeugen als Gesamtmodell hat sich die Mehrkorpersimulation
(MKS) etabliert, da sie grole Bewegungen des Gesamtsystems und grof3e Relativbewegun-
gen von Komponenten effizient abbilden kann. Wie in Kapitel 2.5 beschrieben, wird
ADAMS/View als Werkzeug zur Mehrkorpersimulation verwendet. Es bietet direkten Zu-
griff auf alle Modellelemente und -parameter auf einer Ebene und ermoglicht die unkom-
plizierte Integration eigener Modellierungsansétze. Nachfolgend wird ADAMS/View ver-
einfacht mit ADAMS bezeichnet.

In bisherigen modellbasierten Analysen ([47], [118]) wurde der Einfluss der Radstellungs-
anderung auf den Reifenverschleifl anhand einer Fahrzeugachse untersucht. Dabei wurden
jedoch makroskopische Fahrzeugbewegungen wie Nicken, Wanken und Gieren vernach-
lassigt. Fiir quasistationire Geradeausfahrt bietet dieses Vorgehen zwar eine gute Naherung
[47], jedoch sind dynamische Fahrmandver, wie Beschleunigen oder Bremsen (Lédngsdyna-
mik) oder Kurvenfahrt (Querdynamik) nicht abbildbar. Es wird daher ein Gesamtfahrzeug-
modell benotigt, welches in der Lage ist, die dynamischen und héufig nichtlinearen Wech-
selwirkungen im System Fahrwerk-Reifen-Fahrbahn hinreichend genau abzubilden und da-
bei gleichzeitig eine effiziente Anpassung von Achseigenschaften ermdglicht. Zusitzlich
soll das Fahrzeugmodell realititsnahe Eigenschaften aufweisen, sodass es als Referenz bei

den Analysen verwendet werden kann.

Es wird also ein MKS-Gesamtfahrzeugmodell in Anlehnung an ein Serienfahrzeug erstellt.
Als Referenzfahrzeug dient eine Limousine der oberen Mittelklasse mit Fiinflenker-Rad-
authidngung vorne und Trapezlenker-Radauthdngung hinten. Die beiden realen Achsen sind
in Abbildung 3.1 dargestellt. Mehrlenkerachskonzepte bieten aufgrund ihrer Topologie die
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Moglichkeit, die elastokinematischen Radstellungsédnderungen bei Federbewegung durch
Modifizieren der Kinematikpunkte und Eigenschaften der Gummimetalllager gezielt zu va-
riieren (vgl. Kapitel 2.2.2). Somit ist die Forderung nach ausreichenden Freiheitsgraden zur

Identifikation des Optimierungspotenzials im zugrundeliegenden System erfiillt.

Abbildung 3.1:  Vorderachse mit Fiinflenker-Radaufhdngung (links) und Hinterachse
mit Trapezlenker-Radaufthdngung (rechts) des Referenzfahrzeugs

[124]
Das Referenzfahrzeugmodell wird in Konstruktionslage K|, erstellt, womit ein definierter
Einfederungszustand der beiden Achsmodelle einhergeht. Als Fahrzeugmasse in Konstruk-
tionslage wird das Leergewicht des Fahrzeugs festgelegt. Das Mehrkdrpermodell wird mo-
dular aufgebaut, die Struktur illustriert Abbildung 3.2.

Gesamtfahrzeugmodell

Hinterachse ¢

Rad hl Rad hr N
. J

( )

g _J

Abbildung 3.2:  Struktur des Referenzfahrzeugmodells in ADAMS/View

Das Gesamtmodell besteht aus Submodellen der Vorder- und Hinterachse, des Fahrzeug-
aufbaus sowie vier validierten FTire-Reifenmodellen. Die Modellierung erfolgt nach einem
Top-Down-Ansatz mit inkrementeller Verfeinerung [108]. Ausgehend von vereinfachten
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kinematischen Modellen aus Starrkorpern und idealen Gelenken (Kapitel 3.2) werden die
Achsmodelle schrittweise um elastische Effekte, Kraftelemente und flexible Strukturkom-
ponenten erweitert (Kapitel 3.3). Nach jeder Erweiterungsstufe wird eine Verifikation
durchgefiihrt, um Modellierungsfehler friihzeitig zu identifizieren. Komplexe Komponen-
tenmodelle wie Gummimetalllager und flexible Korper werden vorab auf Komponenten-
ebene validiert. Die vollstindigen Achsmodelle werden auf Subsystemebene durch Ab-
gleich mit experimentellen K&C-Messungen validiert und kalibriert (Kapitel 3.4), bevor
sie zum Gesamtfahrzeugmodell zusammengefiihrt werden (Kapitel 3.5).

3.2 Kinematische Modelle der Fahrzeugachsen

Die Vorgehensweise bei der Modellierung der Vorder- und Hinterachse umfasst grundsétz-
lich die beiden Schritte Modellierung und Verifikation. Zunéchst wird die Topologie der
Achsen mit ihren zwei Radauthingungen tliber Kinematikpunkte festgelegt, die Struktur-
komponenten werden als homogene Starrkdrper modelliert und iiber ideale Gelenke ver-
bunden. Zur Verifikation der kinematischen Modelleigenschaften werden die Achsmodelle
um ein vereinfachtes Modell eines K&C-Priifstands erweitert. Uber das Modell des Priif-
stands wird der Radnabe eine Bewegung in vertikaler Fahrzeugrichtung aufgeprigt, ohne
dabei andere Bewegungsmoglichkeiten zu sperren. Es werden die in Kapitel 2.1.4 beschrie-
benen Kenngrofen implementiert und ein Vergleich der Radhubkinematik von linkem und
rechtem Radaufhdngungsmodell sowie von Mess- und Simulationsergebnissen realisiert.

Nachfolgend wird die Modellierung und die Verifikation der beiden Fahrzeugachsen im
Detail beschrieben. Begonnen wird mit dem Modell der Trapezlenker-Hinterachse. In Ka-
pitel 3.2.2 folgt die Erlduterung des Fiinflenker-Vorderachsmodells.

3.2.1 Kinematisches Modell der Hinterachse

Die hintere Radauthdngung des Referenzfahrzeugs besteht, wie in Abbildung 3.3 fiir die
rechte Seite dargestellt, aus zwei Zweipunkt-Lenkern (Spur- und Sturzlenker), einem Tra-
pezlenker und einem Radtréger. Alle Lenker sind radseitig (in der Abbildung griin) mit dem
Radtrager und fahrzeugseitig (in der Abbildung blau) mit einem Achstréger bzw. Hilfsrah-
men liber Lagerungselemente verbunden. Als Lagerungselemente werden im realen System
ein Kugelgelenk und sieben Gummimetalllager zur Kopplung der Radauthingungskompo-

nenten genutzt.

Fiir die Modellbildung resultieren aus der Anzahl an Gelenkstellen insgesamt neun Kine-
matikpunkte: acht Lagerstellen zur Verbindung der Komponenten und die Position des Rad-
mittelpunktes. Die Kinematikpunkte legen die rdumliche Position der Lagerungselemente
im Ground-Koordinatensystem in ADAMS fest. Das Modell wird parametrisch aufgebaut,
sodass Anderungen der Kinematikpunkte automatisch alle verbundenen Modellelemente
anpassen. Weitere Erlduterungen zur Parametrisierung folgen in Kapitel 4.1.
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Die Hinterachse wird symmetrisch zur Fahrzeugmittelebene modelliert. Form-, Lage- und
Fertigungstoleranzen sowie Unterschiede in der initialen Achseinstellung des realen Fahr-
zeugs werden vernachldssigt, da sie fiir die zugrundeliegende Fragestellung von unterge-
ordneter Bedeutung sind.

% Rad Strukturkomponenten:
Sturzlgnker F/( » Sturzlenker

» Spurlenker
» Trapezlenker
Spurlenker » Radtriger

Radmittelpunkt Kinematikpunkte:

» Acht Lagerstellen

Trapezlenker > Radmittelpunkt

Abbildung 3.3:  Strukturbild der rechten Trapezlenker-Radaufhingung der Hinter-
achse des Referenzfahrzeugs in Anlehnung an [65]; die positive Fahr-
zeuggeschwindigkeit vy zeigt in Fahrtrichtung.

Das kinematische Hinterachsmodell besteht aus insgesamt neun homogenen Starrkdrpern:
zwei Spurlenker, zwei Sturzlenker, zwei Trapezlenker, zwei Radtridger und einem Achstra-
ger. Das MKS-Modell zeigt Abbildung 3.4 (a). Die Réder werden als zylindrische Starrkor-
per zur Visualisierung der Radstellungsdnderungen modelliert, haben jedoch keinen Ein-
fluss auf die kinematische Bewegung. Alle Strukturkomponenten werden zunéchst als ho-
mogene Starrkorper mit idealisierter Geometrie abgebildet. Spur- und Sturzlenker als zy-
lindrische Stidbe, Trapezlenker als flache Scheibe, Rad- und Achstriger als zusammenge-
setzte Stabkorper.

Kugelgelenk
/ Ebene

Radtrager
Spurlenker Linie Kugelgelenk

Kardangelenk /

Rad
/

Trapezlenker

/
Achstrager
Sturzlenker
\ .. I o I @"« gé:
Priifstand _,)\.g Translationsgelenk )\_.
Ly Y o> €,

(a) (b)
Abbildung 3.4:  Kinematisches Modell der Trapezlenker-Hinterachse mit Priifstands-
modell zur Anregung der Radnabe in vertikaler Richtung in ADAMS:
(a) Starrkorpermodell, (b) Lagerung mit idealen Gelenken; Darstel-
lung in Anlehnung an [118]

Starre - 5 | \
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Diese Vereinfachung ist fiir die kinematische Analyse ausreichend, denn Massen- und Trag-
heitskrifte bleiben in dieser Modellierungsstufe noch unberiicksichtigt. In spédteren Erwei-
terungsstufen werden die idealisierten Geometrien durch CAD-basierte Modelle mit ent-

sprechend realistischen Massen- und Tréagheitseigenschaften ersetzt.

Die Lagerung der Komponenten wird im kinematischen Modell durch ideale Gelenke ab-
gebildet, die holonom-skleronome Zwangsbedingungen darstellen. Die verwendeten Ge-
lenktypen sind in Tabelle 3.1 zusammengetfasst. Die Lagerung in ADAMS zeigt Abbildung
3.4 (b). Der Achstriger ist liber eine starre Verbindung an der allgemeinen Umgebung an-
gebunden. Die Spur- und Sturzlenker werden achstriagerseitig iiber Kardangelenke und rad-
tragerseitig iiber Kugelgelenke gelagert. Die Verwendung von Kardangelenken anstelle von
Kugelgelenken am Achstriger eliminiert isolierte Rotationsfreiheitsgrade um die Lings-

achse der Zweipunkt-Lenker.

Tabelle 3.1: Lagerarten im kinematischen Modell der Hinterachse mit Anzahl der
translatorischen (fg ;), rotatorischen (fg ;) und gesamten (f ;) Gelenk-
Freiheitsgrade [64]

Lagerart fori for; foi
Starre Verbindung (fixed joint) 0 0 0
Kugelgelenk (spherical joint) 0 3 3
Kardangelenk (hook joint) 0 2 2
Translationsgelenk (translational joint) 1 0 1
Lineare Lagebeziehung (inline joint) 1 3 4
Ebene Lagebeziehung (inplane joint) 2 3 5

Die komplexe Geometrie des Trapezlenkers mit vier Anbindungspunkten erfordert eine dif-
ferenzierte Lagerungsstrategie zur Vermeidung kinematischer Uberbestimmung. In [65]
wird der Trapezlenker an den beiden inneren Lagerpunkten iiber ein Scharniergelenk und
an den beiden dufleren Lagerpunkten iiber jeweils ein Kugelgelenk angebunden. Zusétzlich
wird ein Koppellenker zwischen Radtriager und Trapezlenker eingefiihrt.

Im hier entwickelten Modell wird der Trapezlenker hinten-innen am Achstriger sowie hin-
ten-aullen am Radtriger jeweils iiber Kugelgelenke angebunden. Vorne-au3en erfolgt die
Anbindung an den Radtrédger durch eine ebene Lagebeziehung in der x ), -Ebene des fahr-
zeugfesten Koordinatensystems, wihrend vorne-innen die Anbindung an den Achstrager
iber eine lineare Lagebeziehung entlang der z,-Achse realisiert wird. Die ebene Lagebe-
ziehung beschriankt Relativbewegungen auf eine zur Hochachse orthogonale Ebene, wéh-
rend die lineare Lagebeziehung ausschlieBlich Bewegungen parallel zur Hochachse zulésst.
Diese Konfiguration bildet die komplexe Lagerung des Trapezlenkers im realen System
realititsnah ab, ohne zusitzliche Komponenten einzufiihren oder Uberbestimmungen zu er-
zeugen.
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Die Freiheitsgrade des Systems werden mit dem GRUBLER-KUTZBACH-Kriterium be-
stimmt [65], [108].:

neg

fex = 6nK—Z(6—fGJ-) -1 (3.1)

i=1

wobei ng die Anzahl der Starrkorper, ng die Anzahl der Gelenke, f; die Anzahl der Frei-
heitsgrade des i-ten Gelenks und 7, die Anzahl isolierter Freiheitsgrade bezeichnet. Jedes
Gelenk fiihrt zu (6 — fg ;) Zwangsbedingungen und reduziert die Systemfreiheitsgrade ent-

sprechend.

Fiir das Hinterachsmodell ergibt sich mit ng = 9 Starrkérpern (ohne Réder), ng = 17 Ge-
lenken (1 starre Verbindung, 4 Kardangelenke, 8 Kugelgelenke, 2 lineare und 2 ebene La-

gebeziehungen) und r, = 0 isolierten Freiheitsgraden

fekuaA=6-9—-[(6—-0)+4-(6—-2)+8:-(6—-3)+2-(6—4)
+2-(6-5)]—-0 (3.2)
=54—-52=2.
Dies entspricht den beiden unabhédngigen vertikalen Bewegungen der linken und rechten

Radtréger.

Zur kinematischen Charakterisierung des Hinterachsmodells wird eine kontrollierte Bewe-
gungsvorgabe bendtigt. Das Modell wird dazu um ein einfaches Priifstandsmodell in An-
lehnung an einen K&C-Priifstand erweitert. Zwei zylindrische Starrkorper (Priifstandszy-
linder) sind tliber Translationsgelenke an der allgemeinen Umgebung angebunden und {iber
ebene Lagebeziehungen mit den Radtragern im Radmittelpunkt verkniipft. Diese Konfigu-
ration sperrt ausschlieBlich die vertikale Relativbewegung zwischen Radmittelpunkt und
Priifstandszylinder, wihrend alle anderen kinematischen Freiheitsgrade erhalten bleiben.
Der im Radmittelpunkt gelagerte Radtriger kann weiterhin um alle drei Raumachsen
(Spur-, Sturz- und Spinwinkel) rotieren, sowie translatorische Bewegungen in x,- und y,-
Richtung, die als Spurweiten- und Radstandsénderungen interpretiert werden konnen, aus-
fithren.

Die Bewegung der Priifstandszylinder wird als Gelenkbewegung (joint motion) im Trans-
lationsgelenk vorgegeben, wodurch je eine holonom-rheonome Zwangsbedingung pro Rad-
aufhingung integriert wird und sich die Anzahl der effektiven Systemfreiheitsgrade fgx na

auf null reduzieren.

Beiden Priifstandszylindern wird eine identische harmonische Weganregung in vertikaler
Richtung des Fahrzeugkoordinatensystems aufgeprégt:

z,(t) = Zsin(2mfgt) (3.3)
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mit 2 als Anregungsamplitude und f als Erregerfrequenz. Aufgrund der Linearitdt des ki-
nematischen Modells fiihren auch andere Anregungsformen (z. B. Sdgezahn, Rampe von

Zmin DIS Zmax) Zu dquivalenten Ergebnissen.

Die Bewegung des Radtragers wird ausgehend von der Konstruktionslage tiber die rdumli-

che Verschiebung des Radmittelpunktes beschrieben

Trm(t) = rrmr(t) — TRM,G(0)
(3.4)

= [xem(@®)  yru(@®)  zrm(@®)]",
wobei Mgy r der dem Radtréiger zugeordnete Marker und Mgy g der ortsfeste Marker in

initialer Radmittelpunktlage ist.

Spur- und Sturzwinkel werden mittels zweier Marker auf der Raddrehachse (Radmittel-

punkt Mgy r und nach auBen verschobener Marker Mt r) wie in [64] beschrieben mit

1 xrmr(t) — xT,R(t)>

9(t) = tan <yT,R(t) — Yrmr(£) (3-)
1 7Zrmr(®) — ZT,R(t)>

y() = tan (yT,R(t) — Yrmr(t) (36)

berechnet. Initiale Spur- und Sturzwinkel werden nicht eingestellt, es gilt 95 = y, = 0.

Abbildung 3.5 zeigt den Vergleich zwischen gemessenen und mit dem kinematischen Hin-
terachsmodell berechneten Spur- und Sturzwinkeldnderungen. Trotz quantitativer Abwei-
chungen stimmen die qualitativen Verldufe gut iiberein.
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Abbildung 3.5:  Vergleich von gemessenen berechneten Kenngrof3en des
kinematischen Modells bei vertikaler Radmittelpunktverschiebung
Zgrm: (a) Spurwinkeldnderung AJ, (b) Sturzwinkeldnderung Ay;
Messdaten aus [125]

Insbesondere werden die Auslegungstrends mit positivem Spurwinkelgradient (Abbildung
3.5 (a)) und negativem Sturzwinkelgradient (Abbildung 3.5 (b)) realititsnah abgebildet. Die
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Ubereinstimmung der Bewegung zwischen linker und rechter Achsseite belegt die kinema-
tische Konsistenz des Modells. Die verbleibenden Abweichungen zwischen Messung und
Simulation konnen iiber die Integration von Elastizitdten verringert werden (vgl. Kapi-
tel 3.4). Das verifizierte kinematische Modell bildet die Basis fiir die detaillierte Modellie-
rung der Hinterachse.

3.2.2 Kinematisches Modell der Vorderachse

Die vordere Fiinflenker-Radauthiangung des Referenzfahrzeugs besteht, wie in Abbildung
3.6 dargestellt, aus fiinf Zweipunkt-Lenkern und einem Radtrager. In der oberen Lenker-
ebene befinden sich zwei Querlenker zur Sturzfiihrung (Sturzlenker vorne und hinten). Die
untere Lenkerebene wird durch einen Traglenker und eine schrig nach hinten angeordnete
Zugstrebe gebildet, welche Langskrafte beispielsweise beim Bremsen aufnimmt. Fiir die
Spurfiihrung und Lenkung ist vorne ein weiterer Zweipunkt-Lenker (Spurstange) am Rad-
trager angebunden. Alle Lenker sind radseitig (in der Abbildung griin) mit dem Radtriager
verbunden. Fahrzeugseitig sind die Lenker der unteren Ebene (in der Abbildung blau) mit
einem Achstrédger, die Lenker der oberen Ebene (in der Abbildung orange) mit der Karos-
serie und die Spurstange (in der Abbildung schwarz) mit dem Lenkgetriebe iiber Lagerungs-
elemente verbunden.

Sturzlenker vorne .
Sturzlenker hinten o\ 7 Strukurkomponenten:
» Sturzlenker hinten
Radtrager » Spurstange
Spurstange » Traglenker
Traglenker » Zugstrebe
Radmittelpunkt > Radtriger
Kinematikpunkte:

Zugstrebe > Zehn Lagerstellen

» Radmittelpunkt

Abbildung 3.6:  Strukturbild der rechten Fiinflenker-Radauthidngung der Vorderachse
des Referenzfahrzeugs in Anlehnung an [65]; die positive Fahrzeug-
geschwindigkeit v, zeigt in Fahrtrichtung

Als Lagerungselemente werden im realen System sowohl Gummimetalllager, zum Beispiel

an der Verbindung der Sturzlenker zur Karosserie, als auch Kugelgelenke, zum Beispiel an

der Verbindung der Sturzlenker zur Radtriager, zur Kopplung der Radauthdngungskompo-
nenten genutzt.

Die raumliche Positionierung der Gelenkstellen der Vorderachse basiert auf Benchmarking-
Daten von A2macl [126], einem auf die Automobilindustrie spezialisierten Anbieter. Die
Daten stammen von einem Fahrzeug desselben Herstellers, in dem identische Radaufhén-
gungskomponenten verbaut sind. Uber einen Abgleich der Teilenummern wurde die Uber-
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einstimmung der Strukturkomponenten zwischen den beiden Fahrzeugmodellen sicherge-
stellt. Damit ist die Relativanordnung der Radauthdngungskomponenten auf das Referenz-
fahrzeug iibertragbar.

Aufgrund der unterschiedlichen Datenquellen fiir Vorder- und Hinterachse ist eine Trans-
formation in ein gemeinsames Fahrzeugkoordinatensystem erforderlich. Zusatzlich bezie-
hen sich die Messdaten nicht auf die festgelegte Konstruktionslage, sondern geben die Ge-
lenkstellenpositionen im vermessenen Einfederungszustand wieder. Die fahrzeugseitigen
Kinematikpunkte werden direkt iibernommen, da sie vom Einfederungszustand unabhingig
sind. Fiir die radseitigen Kinematikpunkte wird der Einfederungszustand durch Abgleich
mit Messergebnissen aus K&C-Messungen am Referenzfahrzeugs [125] und mit dem Hin-
terachsmodell ermittelt. Die resultierenden Positionen in Konstruktionslage werden als fi-
nale radseitige Kinematikpunkte verwendet. Spurweite und Radstand werden abschlieBend

mit den Herstellerangaben des Referenzfahrzeugs abgeglichen.

Auf Basis der beschriebenen Kinematikpunkte wurde in [127] ein erstes Modell der Vor-
derachse in ADAMS/Car erstellt. Das Ziel der Modellierung ist auch bei der Vorderachse
zundchst die Abbildung der Radhubkinematik. Daher werden Komponenten wie das Feder-
bein oder das Lenksystem an dieser Stelle nicht betrachtet und die Spurstange wird im Mo-

dell zundchst am Radtriger gelagert.

Das kinematische Vorderachsmodell besteht aus insgesamt vierzehn homogenen Starrkor-
pern: zwei vordere Sturzlenker, zwei hintere Sturzlenker, zwei Zugstreben, zwei Traglen-
ker, zwei Spurstangen, zwei Radtriager, einem Achstrager und einem Ersatzkorper fiir den
Fahrzeugaufbau. Das MKS-Modell zeigt Abbildung 3.7 (a). Die Rdder werden auch hier
als zylindrische Starrkorper, ausschlieflich zur Visualisierung der Radstellungséanderungen,
modelliert. Entsprechend der Vorgehensweise beim Hinterachsmodell werden alle Struk-
turkomponenten zunichst als homogene Starrkorper mit idealisierter Geometrie abgebildet.
Die fiinf Zweipunkt-Lenker werden als zylindrische Stibe modelliert, Rad- und Achstriager
als zusammengesetzte Stabkorper. Massen- und Tréagheitskréfte bleiben unberticksichtigt.
In der nachfolgenden Erweiterung werden auch im Vorderachsmodell die idealisierten Ge-
ometrien durch CAD-basierte Modelle mit Massen- und Triagheitseigenschaften ersetzt.

Die Lagerung der Komponenten erfolgt, analog zum Hinterachsmodell, durch ideale Ge-
lenke, die holonom-skleronome Zwangsbedingungen darstellen. Die Freiheitsgrade der ver-
wendeten Gelenktypen konnen Tabelle 3.1 entnommen werden. Im Unterschied zur Hin-
terachse wird im Vorderachsmodell, aufgrund der Lenkeranbindungen, ein Ersatzkorper fiir
den Fahrzeugaufbau modelliert, um die spdtere Integration ins Gesamtmodell vorzuberei-
ten. Im kinematischen Modell werden alle Relativbewegungen von Achstrager und Auf-
baukorper iiber eine starre Verbindung unterbunden. Kinematisch kann dieser Verbund als
ein Korper betrachtet werden. Der Achstréiger ist iiber eine weitere starre Verbindung an
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der allgemeinen Umgebung angebunden. Alle fiinf Zweipunkt-Lenker werden radtrégersei-
tig tiber Kugelgelenke gelagert. Die fahrzeugseitigen Anbindungen erfolgen iiber Kardan-
gelenke, wobei die beiden Sturzlenker mit dem Fahrzeugautbau und die restlichen drei Len-
ker mit dem Achstridger verbunden werden. Wie bereits beim Hinterachsmodell beschrie-
ben, eliminiert die Verwendung von Kardangelenken anstelle von Kugelgelenken isolierte
Rotationsfreiheitsgrade um die Langsachse der Zweipunkt-Lenker. Die Freiheitsgrade des
Systems werden mit dem GRUBLER-KUTZBACH-Kriterium nach Gleichung (3.1) be-

stimmt.

Fahrzeugaufbau
\

Radtrager Sturzlenker vorne

Sturzlenker

Rad
'
7 Starre -
Achstriger / z Verbindung z
Zugstrebe ¥ Kardangelenk )\_’
g)\‘@; Kugelgelenk v e,
grx
@) (b)

Abbildung 3.7:  Kinematisches Modell der Fiinflenker-Vorderachse in ADAMS: (a)

Starrkérpermodell, (b) Lagerung mit idealen Gelenken

Fiir das Vorderachsmodell ohne Réder ergibt sich mit ng = 14 Starrkérpern (10 Lenker, 2
Radtriager, 1 Achstriager, 1 Fahrzeugautbau), ng = 22 Gelenken (2 starre Verbindungen,
10 Kardangelenke, 10 Kugelgelenke) und , = 0 isolierten Freiheitsgraden

fokva=6-14—[2-(6—-0)+10-(6—-2)+10-(6—-3)] -0
=84—-82=2,

also zwei unabhédngige Bewegungsmoglichkeiten, welche die Bewegung des Radtriagers in

(3.7)

vertikale Hauptbewegungsrichtung erlauben. Die Lagerung in ADAMS ist in Abbildung
3.7 (b) dargestellt.

Zur kinematischen Charakterisierung des Vorderachsmodells wird dieses, analog zur Hin-
terachse, um ein vereinfachtes Priifstandsmodell in Anlehnung an einen K&C-Priifstand
erweitert. Die Radstellungsanderungen werden mit Gleichung (3.4) bis (3.6) berechnet. Ini-
tiale Spur- und Sturzwinkel werden nicht eingestellt, es gilt 9, =y, = 0.

Die beiden Graphen in Abbildung 3.8 zeigen den Vergleich zwischen gemessenen und be-
rechneten Spur- und Sturzwinkeldnderungen. Die Auslegungstrends der Radstellungsénde-
rungen werden durch das kinematische Modell bereits wiedergegeben. Die Ubereinstim-
mung der Bewegung zwischen linker und rechter Achsseite belegt die kinematische Kon-
sistenz des Modells. Die verbleibenden quantitativen Abweichungen zwischen Messung
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und Simulation kénnen, wie bei der Hinterachse, durch Integration zuséatzlicher Elastizita-
ten ins Modell reduziert werden. Anders als beim Modell der Hinterachse wird das Vorder-
achsmodell nicht um Modelle zur Abbildung der Struktur- und Lagerelastizititen erweitert.

&0 R0 Mess
SimVL
E 8 """ SlmVR
s g
-90 -90
-1 0 1 -2 0 1.5
A9 /° Ay /°
(a) (b)

Abbildung 3.8:  Vergleich von gemessenen und mit dem kinematischen
Vorderachsmodell berechneten Kenngrof3en: (a)
Spurwinkeldnderung, (b) Sturzwinkeldnderung; Messdaten aus [125]

Die hier dargestellten Raderhebungskurven stellen demnach den abschlieBenden Stand der
(elasto-)kinematischen Vorderachseigenschaften dar, wobei das Modell in Kapitel 3.4

durch Kalibrierung an die Messergebnisse angepasst wird.

3.3 Erweiterung der beiden Achsmodelle

Die in Kapitel 3.2 beschriebenen kinematischen Achsmodelle bilden die raumliche Bewe-
gung der Radauthdngungskomponenten bei Federbewegung des Rades durch ideale Ge-
lenke und starre Korper ab. Die Vergleiche zwischen Mess- und Simulationsergebnissen in
Abbildung 3.5 und Abbildung 3.8 zeigen, dass die kinematischen Modelle die grundsétzli-
chen Auslegungstrends der Radstellungsédnderungen bereits wiedergeben. Die verbleiben-
den quantitativen Abweichungen sind unter anderem auf die noch fehlenden elastischen
Eigenschaften der Strukturkomponenten und Lagerungselemente zuriickzufiihren, die im
realen System die kinematisch zwangsldufige Bewegung der Radaufhidngung iiberlagern.

Diese elastischen und nichtlinearen Eigenschaften verschiedener Komponenten fiihren zu
zwei wesentlichen Effekten. Einerseits dndern sich die Radstellungen in Abhéngigkeit der
wirkenden Kréifte und Momente (vgl. Elastokinematik im Kapitel 2.1.1), andererseits erho-
hen die zusitzlichen Elastizititen die Freiheitsgrade des Systems deutlich [65]. Die resul-
tierenden elastokinematischen Achseigenschaften beeinflussen maBgeblich die dynami-
schen Effekte im Kontakt zwischen Reifen und Fahrbahn [47]. Fiir die Analyse der Opti-
mierungspotenziale elastokinematischer Hinterachseigenschaften hinsichtlich Reifenver-
schleil am MKS-Fahrzeugmodell ist daher eine realititsnahe Abbildung dieser elastischen
Eigenschaften, primédr im Modell der Hinterachse, erforderlich.
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Die Hinterachse stellt den Betrachtungspunkt der anvisierten Analysen dar und wird daher
detaillierter modelliert als die Vorderachse. Die Vorderachse soll, zusammen mit dem Mo-
dell des Fahrzeugaufbaus, realistische fahrdynamische Eigenschaften des Gesamtfahrzeugs
sicherstellen, um die makroskopischen Fahrzeugbewegungen wie Nicken, Wanken und
Gieren abzubilden. Eine Auswertung der dynamischen Effekte im Reifenlatsch der Vorder-
achse wird nicht durchgefiihrt. Diese Differenzierung ermoglicht einen angemessenen
Kompromiss zwischen Modellgenauigkeit und Rechenaufwand. Eine Ubersicht iiber die
Komponenten der beiden Achsen gibt Tabelle 3.2. Die unterschiedliche Modellierungstiefe
der beiden Achsmodelle, die sich aus den Anforderungen der angestrebten Analysen ergibt,
ist in Tabelle 3.3 dargestellt.

Tabelle 3.2: Komponenten der Vorder- und Hinterachse des Referenzfahrzeugs

Strukturkompo- e Radtriger Lagerung e Elastomerlager
nenten e Lenker e Gelenke
; e Achstrager “ e Radlager
e Koppelstangen
Dampfungssystem Federungssystem
¢ Schwingungsdampfer
e Zusatzfeder e Aufbaufeder
e Zuganschlag e Federteller oben /
e Diampferkopflager unten
e GM-Lager
Stabilisatorsystem Antriebsmodul
e Stabilisator e Antriebswellen
‘ e Gelenke
/ P o Schulterlager ¢ Differenzial / Ge-
\) e Koppelstangen triche

An der Hinterachse werden die elastischen Eigenschaften der Strukturkomponenten durch
flexible Korper abgebildet, wihrend an der Vorderachse CAD-basierte Starrkdrpermodelle
genutzt werden. Die Elastomerlager haben groen Einfluss auf die elastokinematischen und
dynamischen Radstellungsédnderungen ([12], [121]) und werden daher im Modell der Hin-
terachse detailliert abgebildet.

Die Lagerung der Radfiihrungselemente der Vorderachse erfolgt weiterhin mit idealen Ge-
lenken. Im Submodell des Stabilisatorsystems werden an beiden Achsen Kraftelemente zur
Abbildung der Lagereigenschaften verwendet. Die Modellierungsansétze von Sto3damp-
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fer-, Federungs- und Stabilisatorsystem sind an beiden Achsen vergleichbar. Dariiber hin-
aus wird das Hinterachsmodell um ein Modell des Antriebs und das Vorderachsmodell um
ein Modell der Lenkung erweitert.

Tabelle 3.3: Modellierungstiefe der Komponenten- und Subsysteme der Achsmodelle

Modul/Komponente Vorderachse Hinterachse
CAD-basierte flexibl
Strukturkomponenten CAD-basierte Starrkorper B} asieie Hexible
Korper
Lagerun% der Ideale Gelenke Gummimetalllager-Modelle
Radauthéngung
Federung Aufbaufeder mit Federtellern =~ Aufbaufeder mit Federtellern
" o .. Nichtlineare Kennlinie mit
Déampfung Nichtlineare Kennlinie GML-Anbindung
Stabilisator Flexible“r Korper, Kraftele- Flexible.r Korper, Kraftele-
mente fiir Lager mente fiir Lager
) Seitenwellen mit Gleichlaufge-
A _
ntrieb lenken, Achsdifferenzial
Lenkung Idealisierte Starrkorper, Lenk- B

iibersetzung

Die Erweiterung der Achsmodelle erfolgt entsprechend dem in Kapitel 3.2 eingefiihrten
Top-Down-Ansatz mit inkrementeller Verfeinerung. Komponentenmodelle mit groem
Einfluss auf die elastokinematischen Eigenschaften, wie Gummimetalllager und flexible
Korper, werden vorab auf Komponentenebene validiert. Die Parametrierung der Submo-
delle basiert auf experimentell ermittelten Daten. Die Achsmodell werden auf Systemebene
durch Abgleich mit K&C-Messungen validiert (Kapitel 3.4), bevor beide in Kapitel 3.5 im
Gesamtfahrzeugmodell zusammengefiihrt werden.

Die nachfolgenden Unterkapitel beschreiben die systematische Erweiterung beider Achs-
modelle:

e Kapitel 3.3.1 behandelt die Modellierung der Strukturkomponenten, wobei an der
Hinterachse flexible Korper zur Abbildung elastischer Verformungen eingesetzt
werden.

o Kapitel 3.3.2 beschreibt die detaillierte Charakterisierung und Modellierung der
Gummimetalllager an der Hinterachse, einschlieBlich der experimentellen Identifi-
kation viskoelastischer Eigenschaften und der numerischen Parametrierung der La-
germodelle.

e Kapitel 3.3.3 beschreibt die Modellierung der Federungs- und Dampfersysteme inkl.
Stabilisator beider Achsen.

e In Kapitel 3.3.4 wird das Lenkungsmodul der Vorderachse vorgestellt.

e Kapitel 3.3.5 erldutert die Modellierung der Seitenwellen und des Achsdifferenzials
an der Hinterachse.
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3.3.1 Strukturkomponenten

Die Strukturkomponenten, wie zum Beispiel Lenker und Radtrager, sind Hauptkomponen-
ten jeder Einzelradauthdngung. Thre Eigenschaften haben daher groBen Einfluss auf die
quasistatischen und dynamischen Eigenschaften der Radauthingung. Vor allem in Bezug
auf eine realititsnahe Abbildung der ungefederten Massen ist eine moglichst genaue Be-
schreibung der Massenverteilung innerhalb der Radauthdngung von entscheidender Bedeu-
tung. Daher werden die idealisierten Starrkorpermodelle durch CAD-basierte Modelle der
Achskomponenten ersetzt. ADAMS ermdglicht den Import von CAD-Modellen in gédngi-
gen Austauschformaten wie STEP, IGES oder Parasolid sowie in Tool-spezifischen Forma-
ten von SOLIDWORKS, CATIA V5 oder INVENTOR.

Fiir die Modellierung werden geschlossene Volumenkdrper bendtigt, aus denen ADAMS
unter Zuweisung von Materialeigenschaften (Dichte p, Elastizititsmodul E, Querkontrak-
tionszahl v) homogene Starrkérpermodelle generiert. Wéhrend STEP- und IGES-Formate
typischerweise Oberflaichenmodelle liefern, stellt das Parasolid-Format (*.x_t) direkt Vo-
lumenkdrpermodelle bereit. Die resultierenden Starrkorpermodelle werden durch Masse,
Schwerpunktlage und Massentrégheitstensor charakterisiert, wodurch die realitdtsnahe
Massenverteilung der Strukturkomponenten im Achsmodell gewéhrleistet wird.

Fiir die Strukturkomponenten lagen keine CAD-Daten vor, sodass 3D-Scandaten von
A2macl als Grundlage fiir die Modellerstellung dienten. Zur Vorbereitung des Nachbear-
beitungsprozesses wurden zunichst eigene 3D-Scans repriasentativer Komponenten erstellt
und die Aufbereitungsmethodik entwickelt [128]. Diese wurde anschlieend auf alle von
A2macl bereitgestellten Scandaten angewendet.

Die Punktwolken enthalten typischerweise Artefakte aus dem Scanprozess: Uberlappungen
aus mehreren Teilscans, Fehlstellen sowie Fragmente von nicht entfernten An- und Einbau-
teilen wie Gummimetalllagern oder Sensoren. Die Nachbearbeitung zu geschlossenen Vo-
lumenkdrpermodellen erfolgte mehrstufig. Zunichst wurden die Rohdaten mit MeshLab,
Autodesk Meshmixer und Geomagic Control X von Artefakten und Anbauteilen bereinigt.
Anschlieend erfolgte die Vernetzung (Meshing) der bereinigten Punktwolken zu geschlos-
senen Oberflichenmodellen. Diese wurden in SOLIDWORKS zu Volumenkorpern umge-
wandelt, wobei innenliegende Hohlrdume, wie beim Trapezlenker der Hinterachse, manuell
integriert wurden. Abschlie8end erfolgte die Korrektur von Bohrungen und Lagersitzen so-
wie die Entfernung verbliebener An- und Einbauteile, um eine moglichst hohe Uberein-
stimmung mit der realen Geometrie sicherzustellen. Abbildung 3.9 zeigt die beschriebene
Vorgehensweise exemplarisch am linken Radtréger der hinteren Radaufhingung in den
Schritten (a) bis (c). Der Schritt (d) zeigt die erste Eigenmode des flexible Strukturkérper-
modells in ADAMS. Strukturkomponenten mit einfacher Geometrie, wie die Stabilisatoren,
die Stabilisator-Koppelstangen und der Spurlenker der Hinterachse, wurden anhand der re-
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alen Bauteile in SOLIDWORKS nachkonstruiert. Die finale Positionierung und Orientie-
rung aller Strukturkomponenten erfolgte in der CAD-Umgebung iiber ein Skelett aus Kine-
matikpunkten und Hilfsgeometrien.

Q!

Y

(b) (c) (d)

Abbildung 3.9:  Erstellung flexibler Korper mit 3D-Scan am Beispiel des Radtragers
der hinteren Radaufhingung: (a) reales Teil, (b) Punktwolkenmodell,
(c) Starrkorpermodell, (d) flexibler Korper in ADAMS [118]

In beiden Achsmodellen werden ausschliefSlich Komponenten der linken Achsseite model-
liert und in ADAMS an der Langsmittelebene gespiegelt. Dies gewéhrleistet die geforderte
Symmetrie des Achssystems und ermoglicht die Modellverifikation durch Vergleich der
KenngroBBen von linker und rechter Radauthidngung. Andernfalls wiirden fertigungsbe-
dingte Geometrieunterschiede, Rauscheffekte in den Scandaten und Variationen aus der
Nachbearbeitung zu asymmetrischen Bauteileigenschaften flihren.

Die Materialeigenschaften der Strukturkomponenten der Hinterachse sind in Tabelle 3.4
zusammengefasst. Alle Lenker und Radtrager bestehen aus einer Aluminiumlegierung. Die

verwendeten Materialdaten stammen aus entsprechenden Material-Datenbléttern.

Stabilisatoren werden hiufig aus bohrlegierten Vergiitungsstihlen wie 26MnB5 [129],
30MnBS5 [130] oder 34 MnBS5 [131] hergestellt. Die relevanten Materialparameter unter-
scheiden sich nicht, sodass fiir die Stabilisatormodelle beider Achsen diese Parameter ge-
nutzt werden. Die Stabilisator-Koppelstangen bestehen aus glasfaserverstirktem Polyamid
PA 6,6 GF57, mit einem Glasfaseranteil von 57 %. Die Ausrichtung der Fasern wird bei
der Modellierung nicht berticksichtigt.

Tabelle 3.4: Materialeigenschaften der Hinterachskomponenten [118]

Bauteil Material Dichte / g/em®* E-Modul / GPa  Poisson-Zahl
Spurlenker AlISi1MgMnT6 2,7 70 0,33
Sturzlenker AlISi1MgMnT6 2,7 70 0,33
Trapezlenker AlSilMgMnT6 2,7 70 0,33
Radtrager AlISi7Mg0,3 2,68 74 0,33
- 26MnB5/ 30MnB5/
Stabilisator 34MnBS 7,85 210 0,30
Stabilisator- 5 ¢ ¢ GFs7 1,681 19,95 0,38

Koppelstange
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Zur Verifikation der Vorgehensweise wurden die berechneten Massen von Spur-, Sturz-
und Trapezlenker mit den gemessenen Bauteilgewichten verglichen. Die Abweichungen

liegen fiir alle drei Lenker unter 1 %.

Flexible Korper

Die elastischen Eigenschaften der Strukturkomponenten werden im Modell der Hinterachse
durch flexible Korper abgebildet Auf Komponentenebene werden Bauteilelastizitdten im
Allgemeinen mit der FE-Methode approximiert. Dabei wird eine kontinuierliche Bauteil-
geometrie in finite Elemente (z. B. Tetraeder) zerlegt und die ZielgroBe, beispielsweise Ver-
formung oder Spannung, fiir jedes Element approximiert. Ein FE-Modell hat sehr viele
Freiheitsgrade und entsprechend viele Bewegungsgleichungen, die gelost werden miissen.
Daher werden in der Mehrkorpersimulation, reduzierte Modelle genutzt. Heutige Redukti-
onsmethoden werden hdufig unter dem Begriff Component Mode Synthesis (CMS) zusam-
mengefasst und entstanden bereits in den 1960er Jahren [132], [133], [134]. Das Verfahren
behandelt komplexe Strukturen als Zusammenschluss abgrenzbarer Substrukturen, wobei
die geometrische Kompatibilitit entlang der Substrukturgrenzen gewéhrleistet werden
muss. Die Bewegung jeder Substruktur wird durch verschiedene Ansatzfunktionen (com-
ponent modes) beschrieben. AnschlieBend werden die Komponenten zu numerisch 16sbaren
Gesamtmodellen gekoppelt (synthesis). Das CMS-Verfahren nach CRAIG-BAMPTON hat
sich als geeignetes Verfahren fiir die Abbildung kleiner linear-elastischer Verformungen in
der Mehrkorpersimulation herausgestellt und ist in gdngigen FE-Tools wie ABAQUS, AN-
SYS oder PATRAN sowie in MKS-Tools mit integriertem FE-Solver (ADAMS, SIM-
PACK) integriert. Die Integration in ADAMS ist in [135] detailliert beschrieben.

Die elastischen Strukturkdrpermodelle werden in ADAMS als flexible Korper (flexible bo-
dies) bezeichnet und werden auf Basis von Starrkorpermodellen direkt in der Modellumge-
bung ADAMS erstellt. Dazu wird das integrierte Tool ViewFlex genutzt, welches mit dem
FE-Solver NASTRAN zunichst FE-Modelle erstellt und diese im Anschluss nach CRAIG-
BAMPTON reduziert.

Die Parameter zur Definition des FE-Netzes der Radfiihrungselemente in ADAMS sind in
Tabelle 3.5 zusammengefasst. Diese ermdglichen eine gezielte Steuerung der Elementei-
genschaften. Fiir alle Modelle werden Tetraederelemente verwendet. Die Wahl der Elemen-
tordnung (element order) bestimmt die Ansatzfunktionen: Lineare Elemente nutzen Ansatz-
funktionen erster Ordnung mit Knoten ausschlieSlich an den Eckpunkten, wéihrend quadra-
tische Elemente Ansatzfunktionen zweiter Ordnung mit zusétzlichen Mittelknoten an den
Elementkanten verwenden. Die Kantenform (edge shape) definiert die geometrische Ge-
staltung der Elementkanten bei Elementen hoherer Ordnung. Bei geraden Kanten werden
alle Mittelknoten an den mittleren Koordinaten der Endknoten positioniert. Gekriimmte
Kanten projizieren die Mittelknoten auf die Randgeometrie, wodurch gekriimmte Element-
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kanten entstehen. Die gemischte Option kombiniert beide Ansdtze und verwendet ge-
kriimmte Kanten, sofern diese nicht zu invaliden Elementen mit negativer Jacobi-Determi-

nante fithren.

Tabelle 3.5: Vernetzungseigenschaften der flexiblen Strukturkdrpermodelle im Hinter-

achsmodell

Parameter Spurlenker Sturzlenker Trapezlenker Radtrager
Elementtyp Tetraeder Tetraeder Tetraeder Tetraeder
Elementordnung quadratisch linear linear linear
Kantenform gemischt gerade gerade gerade
Max. Elementgrof3e 2,5 mm 3 mm 4 mm 4 mm
Min. Elementgrofie 0,1 mm 0,5 mm I mm 1 mm
Wachstumsrate 1,2 1,5 1,2 1,2
Winkel pro Element 15° 45° 45° 45°
Mittelknotenbasiert

T nOTeIbasiere AN AUS AUS AUS
Verfeinerung
Krii basiert

PIMUNEShasiere AUS AUS AUS AUS

Skalierung

Die Elementgrofensteuerung erfolgt iiber mehrere Parameter: Die maximale Elementgrofle
(element size) definiert die durchschnittliche Kantenldnge und wird entsprechend der Bau-
teilgrofBe festgelegt. Die minimale ElementgroBe (minimum size) dient als untere Grenze
bei kriimmungsbasierter Verfeinerung und verhindert iibermafige Verfeinerung in Berei-
chen hoher Kriimmung. Die Wachstumsrate (growth rate) kontrolliert das Langenverhéltnis
zwischen benachbarten Tetraederkanten und ermdglicht einen graduellen Ubergang von
feinen Netzen an gekriimmten Oberfldchen zu groberen Netzen im Korperinneren. Der Pa-
rameter Winkel pro Element (angle per element) definiert den maximal zulédssigen Mittel-
punktswinkel einer Elementkante auf gekriimmten Flachen und bewirkt eine lokale Anpas-
sung der Elementgrofle an die Geometriekriimmung, wobei Bereiche hoherer Kriimmung
feiner vernetzt werden. Die mittelknotenbasierte Verfeinerung (MSN based refinement)
steuert bei quadratischen Elementen die automatische Netzverfeinerung basierend auf der
Mittelknotenposition an gekriimmten Randern. Die kriimmungsbasierte Skalierung (curva-
ture based scaling) nutzt die Geometriekrimmung zur automatischen Generierung grof3en-
variabler Netze mit sanften Ubergiéingen zwischen unterschiedlichen ElementgroBen. [135]

Durch eine Reduktion mit dem CRAIG-BAMPTON-Verfahren wird die Verformung des
erstellten FE-Modells iiber eine Kombination von Schwingungsmoden (Fixed Boundary
Normal Modes) und statischen Kopplungsmoden (Constraint Modes) approximiert. Die
Schwingungsmoden werden durch Losung des Eigenwertproblems der internen Freiheits-
grade bei eingespannten Schnittstellenknoten (/nterface-Knoten) berechnet. Sie beschrei-
ben die rdumliche Verformung des Bauteils bei zugehoriger Eigenfrequenz. Die statischen
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Kopplungsmoden reprédsentieren die Verformungen der Bauteilstruktur bei Einheitsver-
schiebungen in den Freiheitsgraden der Schnittstellenknoten und gewahrleisten die exakte
Ubertragung statischer Belastungen. Die genaue Berechnung ist in [134] ausfiihrlich be-

schrieben.

In ADAMS werden im Anschluss an die FE-Netzdefinition die Anbindungspunkte (Master
Nodes) eines Strukturbauteils festgelegt. AusschlieBlich diese definierten Anbindungs-
punkte dienen im elastischen Strukturkdrpermodell als Koppel- oder Krafteinleitungsstel-
len. Fiir die Radfiihrungselemente werden die Kinematikpunkte, als Position der Verbin-
dungselemente im System, als Anbindungspunkte gewéhlt. Fiir den Spurlenker bedeutet
dies, dass die Master Nodes in der Mitte der beiden Lageraugen positioniert sind. Eine Ver-
bindung zwischen Master Node und Bauteilstruktur wird durch Rigid Body Elements
(RBEs) umgesetzt. Dabei dienen mehrere Knoten des FE-Netzes als Anbindungspunkte
(Slave Nodes). Bei der Anbindungsmethode wird zwischen starr (RBE2) und elastisch
(RBE3) unterschieden. Beides sind Mehrpunkt-Kopplungselemente, die Beziehungen zwi-
schen mehreren Knoten gleichzeitig definieren. RBE2-Elemente lassen keine Relativbewe-
gungen zwischen den Slave Nodes zu und sorgen so fiir eine lokale Versteifung der Bau-
teilstruktur. RBE3-Elemente lassen Bewegungen zu, beeinflussen daher die lokale Bauteil-
verformung nicht. Fiir alle als flexible Korper modellierten Bauteilstrukturen der Hinter-
achse wird daher RBE3 als Anbindungsmethode gewéhlt.

Sowohl die Giite des FE-Netzes als auch die Wahl geeigneter Parameter bei der Erstellung
des reduzierten Modells bestimmen, wie gut das reale Bauteilverhalten approximiert wird.
Dabei ist entscheidend, wie gut die begrenzte Anzahl an zugrundeliegenden Moden die auf-
tretenden Bauteilverformungen beschreibt. In ADAMS wird dazu die Anzahl an zu bertick-
sichtigen Eigenschwingungsformen (Normal Modes) angegeben. Die Anzahl der Freiheits-
grade des flexiblen Korpers ergibt sich dann durch eine einfache Rechnung. Als Beispiel
soll ein flexibler Korper des Spurlenkers mit Beriicksichtigung der ersten zehn Eigenmoden
bestimmt werden. Das heiflit 10 Eigenmoden + 2-6 Freiheitsgrade am Anbindungspunkt =
22 Freiheitsgrade des flexiblen Korpers. Eine Erhdhung der zu berticksichtigenden Eigen-
moden ist also gleichbedeutend mit einer Steigerung der Freiheitsgrade, was sowohl die
Genauigkeit als auch den Berechnungsaufwand erhoht. Eine Analyse zum Einfluss der FE-
Netzeigenschaften und der Anzahl an beriicksichtigen Eigenmoden auf die Eigenfrequen-
zen eines Fahrwerklenkers wird in [47] prisentiert. Fiir einen Zweipunkt-Lenker aus Alu-
minium sind ab einer Modenanzahl von 14 die Unterschiede, im als relevanten angegebenen
Frequenzbereich unter 3 kHz, marginal. Ebenso zeigt sich, dass vor allem durch die Ver-
wendung von RBE2-Anbindungselementen eine Bauteilversteifung auch in den Eigenfre-
quenzen sichtbar wird. Fiir die vier flexiblen K&rper der hinteren Radauthingung wurden,
in Abhdngigkeit der Bauteilkomplexitét, immer mindestens 14 Moden beriicksichtigt.
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Validierung der flexiblen Korper

Zur Validierung der Modelle werden die modalen Parameter der realen Komponenten im
ausgebauten Zustand und ohne Gummimetalllager mit der experimentellen Modalanalyse
(EMA) ermittelt. Die Versuche wurden im Rahmen der Bachelorarbeit [136] und der Pro-
jektarbeit [137] durchgefiihrt.

Die experimentelle Modalanalyse folgt einem standardisierten Ablauf: Nach der Lagerung
des Priiflings erfolgt die dynamische Anregung, die messtechnische Erfassung der Struk-
turantwort sowie die anschlieBende Identifikation der modalen Parameter: Eigenfrequenz,
Eigenform und die Modale Diampfung.

Die Realisierung freier Randbedingungen erfolgt durch Aufhdngung mit Gummibandern
auf einem schwingungsisolierten Labortisch. Diese Lagerungskonfiguration minimiert ex-
terne Storeinfliisse und gewihrleistet definierte Randbedingungen ohne Beeinflussung des
Eigenschwingverhaltens. Zur Begrenzung der niederfrequenten Starrkdrperbewegungen
werden, wie in Abbildung 3.10 dargestellt, zusdtzliche Gummibdnder angebracht.
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Abbildung 3.10: Messaufbau zu experimentellen Modalanalyse des Trapezlenkers aus
der Radaufhidngung hinten-links [136]

AnschlieBend wird die Struktur mittels Impulshammer mit Stahlspitze breitbandig bis
ca. 3 kHz angeregt. Die harte Stahlspitze gewédhrleistet durch ihre kurze Kontaktzeit einen
steilen Kraftimpuls mit der erforderlichen spektralen Bandbreite. Die Strukturantwort wird
beriihrungslos mittels 1D-Laservibrometer erfasst. Zur vollstdndigen rdumlichen Charakte-
risierung werden teilweise retroreflektierende Wiirfel an definierten Messpunkten appli-
ziert, die Geschwindigkeitsmessungen an einem Messpunkt in allen drei Raumrichtungen
ermoglichen. Die Verteilung der Messpunkte auf dem Bauteil orientiert sich an bekannten
Eigenformen aus den beschriebenen FE-Modellen, wobei Bereiche maximaler Auslenkun-
gen bevorzugt werden. Das gewihlte Koordinatensystem der Messpunkte wird entspre-
chend dem des Laser-Vibrometers ausgerichtet, um nachtragliche Koordinatentransforma-
tionen zu vermeiden.
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In LMS Test Lab werden Ubertragungsfunktionen (FRFs) zwischen Kraftanregung und Ge-
schwindigkeitsantwort berechnet. Die Signalverarbeitung umfasst Force-Window-Fenste-
rung fiir das Anregungssignal sowie exponentielle Fensterung des Antwortsignals zur
Leakage-Unterdriickung. Nach Mehrfachmessungen und FRF-Mittelung werden mit dem
PolyMAX-Algorithmus die modalen Parameter extrahiert. Die phasensynchrone Uberlage-
rung aller Messpunkt-FRFs ermoglicht die Identifikation der Eigenfrequenzen, Dampfun-
gen und Eigenformen des untersuchten Systems.

In der Abbildung 3.11 sind sowohl die Lagerung bei der Messung als auch die ersten beiden
Eigenschwingungsformen des Spurlenkers dargestellt. Die ersten beiden Moden stellen,
wie bei stabdhnlichen Bauteilen mit frei-frei Lagerung {iblich, einfache Biegungen mit zwei
Schwingungsknoten dar. Dariiber hinaus zeigt die Darstellung eine qualitativ gute Uberein-

stimmung zwischen den gemessenen und berechneten Eigenschwingungsformen.

Experimentelle Mode 1 Mode 2
Modalanalyse ADAMS EMA ADAMS EMA
(EMA) 757,9 Hz 753,1 Hz 1045,0 Hz 1041,0 Hz

Anregung

Abbildung 3.11: Vergleich der ersten zwei Moden von ADAMS und EMA; Bilder La-
gerung und EMA aus [136]

Die Abbildung 3.12 zeigt einen Vergleich aller berechneten und gemessenen Eigenfrequen-
zen der drei Fahrwerklenker fiir den beriicksichtigten Frequenzbereich von 0 bis f. = 3 kHz,
sowie die minimale, maximale und mittlere Frequenzabweichung (Afmin, Afmaxs Af ) Zwi-
schen Modellergebnissen und den Ergebnissen der EMA. Die Eigenfrequenzen wurden mit
ADAMS/Vibration mit entsprechender Lagerung wie im Versuch ermittelt. Die Eigenfre-
quenzen des Spurlenkermodells zeigen insgesamte die geringste Abweichung von den Mes-
sergebnissen. Auch das Modell des Sturzlenkers zeigt eine gute Abbildungsleistung der re-
alen Bauteileigenschaften im festgelegten Frequenzbereich. Der Trapezlenker ist aufgrund
seiner Bauart als Hohlkdper und der inhomogenen Wandstirkenverteilung am aufwendigs-
ten zu modellieren. Die Abweichung von 6 % der dritten Eigenmode hat allerdings allein
nur einen geringen Einfluss auf die Bauteilsteifigkeit.

Es wird insgesamt deutlich, dass die mit der Methode nach CRAIG-BAMPTON reduzierten
FE-Modelle in ADAMS die Eigenfrequenzen der realen Bauteile gut wiedergeben. Der
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Radtrager der Hinterachse wurde nicht mit der EMA vermessen, aufgrund dhnlicher Mate-
rialeigenschaften und der insgesamt guten Abbildungsleistung der anderen Modelle wird

eine hinreichend genaue Approximationsleistung des flexiblen Radtrager-Modells ange-

nommen.
Spurlenker Sturzlenker Trapezlenker
3
3 : Sl S 2
i / i / A2 y
~ e -~ 2 ./' ~ 9
@ 2 v 2 / 2 y
= 2 = ,/'
g / g e a
21f 21t S s
1 2 3 1 2 3 1 2 3
fema / kHz fema / kHz fema / kHz
Moden < f.: 5 Moden < f.: 6 Moden < f.: 10

Afmin = 0,38 % (Mode 2)  Afinin = 0,45 % (Mode 5)  Afpmin = 0,37 % (Mode 4)

Afmax = 1,08 % (Mode 5)  Afinax = 2,90 % (Mode 1) Afpax = 6,00 % (Mode 3)

Af =0,62% Af =1,75% Af =2,11%

Abbildung 3.12: Korrelation der berechneten und gemessenen Eigenfrequenzen der
drei Fahrwerklenker aus der Hinterachse

3.3.2 Gummimetalllager

Eine weitere Komponentengruppe von Radauthdngungen sind die Gummi- oder Gummi-
metalllager (GML). Diese elastischen Lagerungselemente werden wegen ihrer schwin-
gungsisolierenden Eigenschaften eingesetzt, um Achskomponenten miteinander zu verbin-
den und so sowohl die Kraftiibertragung sicherzustellen als auch unerwiinschte Schwingun-
gen zu reduzieren. GML besitzen grundsétzlich sechs rdumliche Freiheitsgrade, wobei je
nach Bauart die Bewegungsmoglichkeiten in den einzelnen Freiheitsgraden unterschiedlich
ausgeprigt sein konnen. Nach [12] ermdglichen diese Lager Drehbewegungen um ihre
Langsachse von bis zu + 25° und kardanische Verformungen von +5°. Dariiber hinaus
lassen sie translatorische Verformungen in den drei Raumrichtungen von bis zu + 3 mm
zu. Thr groBter Vorteil im Vergleich zu Gelenken liegt in ihren schwingungsisolierenden
Eigenschaften, die zum Beispiel die aus der Fahrbahn induzierten Schwingungen ddmpfen,
bevor diese an den Fahrzeugaufbau weitergeleitet werden. [12]

GML werden in aktuellen Fahrwerksystemen in unterschiedlichen Varianten verbaut, wo-

bei die meisten im Fahrwerk eingesetzten Lager als Gummimetall-Verbundbauteile ausge-
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fiihrt sind. Durch eine gezielte Auslegung der Elastizitdaten konnen die Fahrwerk- und Fahr-
eigenschaften gezielt beeinflusst werden, womit den GML auch im Hinblick auf Fahrsi-
cherheit, Fahrkomfort und Fahrdynamik eine besondere Bedeutung zukommt. Haufig wer-
den sogenannte Hiilsen- oder Buchsen-Lager mit zylindrischer Geometrie, eingesetzt. Diese
Bauform besteht aus mindestens einer inneren Metallhiilse und dem Gummiwerkstoff au-
Ben, wobei in der Regel auch auen eine Hiilse aus Metall oder Kunststoff genutzt wird.
Die AulBlenhiilse wird, beispielsweise in den Lagersitz eines Stablenkers, eingepresst und
die Innenhiilse mit dem Radtriager verschraubt. Die einfachste Bauform dieser Lagergruppe
besteht aus einer Innenhiilse aus Metall und einem zylinderférmigen Gummielement. Diese
Lager werden direkt in die Lageraufnahmen von Fahrwerklenkern eingepresst und durch
seitliche Uberhéhungen im Gummi und die radiale Vorspannung durch das Einpressen fi-
xiert. Sie konnen nur begrenzt Axialkréfte libertragen und haben, im Vergleich zu anderen
Hiilsenlager-Bauformen, nur ein begrenztes Potenzial die Federraten in Translations- und
Rotationsrichtung aufeinander abzustimmen. Hiilsenlager mit AuB3enhiilse ermdglichen, je
nach Bauform (ungeschlitzte AuBlenhiilse, geschlitzt AuBBenhiilse, mit oder ohne Ausspa-
rung, mit oder ohne Zwischenhiilse/ Zwischenblech, mit oder ohne Anschlagpuffer/ Steg,
usw.) eine deutlich gezieltere Abstimmung der Federraten zwischen axialer und radialer
Steifigkeit bei gleichzeitig geringer Torsionssteifigkeit, um die Nebenfederraten in der Rad-
authdngung moglichst gering zu halten. [12], [48]

Abbildung 3.13 zeigt eine Auswahl von GML, wie sie in der betrachteten Hinterachse des
Referenzfahrzeugs verbaut sind. Abbildung 3.13 (a) stellt ein Achstragerlager dar. Es dient
als Verbindungselement zwischen Achstriager und Fahrzeugautbau. Insgesamt sind von die-
sem Bauteiltyp vier Stiick an der Hinterachse verbaut. In Abbildung 3.13 (b) ist ein Hiilsen-
lager mit geschlitzter AuBenhiilse abgebildet.

(d)

Abbildung 3.13:  Auswahl unterschiedlicher Gummimetalllager der Hinterachse des
Referenzfahrzeugmodells [138]

Diese Lagerform wird am Spur- und Sturzlenker sowohl innen als auch auflen und am Tra-
pezlenker vorne-innen und hinten-innen verwendet. Die Abbildung 3.13 (c) zeigt ein GML
mit einer speziellen Geometrie: Es hat eine metallische Innenhiilse und kommt, durch die
besondere Formgebung, in Kombination mit dem entsprechend geformten Lagersitz im
Radtriager, ohne Auflenhiilse aus. Es verbindet den Trapezlenker vorne-auflen mit dem Rad-
trager, wobei das Lager iiber eine starre Verbindung mit der Lagerung hinten-auflen gekop-
pelt ist. Die Abbildung 3.13 (d) stellt das Dampferkopflager (7op Mount) der Hinterachse
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dar. Uber dieses Lager wird die Kolbenstange des StoBdimpfers mit der Karosserie verbun-
den. Der untere ,,Kragen* der metallischen Aufenhiilse dient der Aufnahme einer Elasto-
mer-Zusatzfeder, welche koaxial auf der Kolbenstange montiert ist und sich beim Einfedern

auf der Oberseite des Dampferrohrs abstiitzt.

Nachfolgend werden zunéchst die allgemeinen quasistatischen und dynamischen Eigen-
schaften von GML, sowie deren Beschreibung liber KenngréBen erldutert. Darauf aufbau-
end wird der entwickelte Priifaufbau zur Vermessung von GML sowie die Messprozedur
und die Messergebnisse vorgestellt. AnschlieBend erfolgt die Beschreibung der Messdaten-
aufbereitung fiir die Parameteridentifikation der GML-Modelle. Es folgt eine Beschreibung
der verwendeten GML-Modelle sowie die Erlduterung des Parametrierungsprozesses der
Modelle als mehrstufiges numerisches Optimierungsproblem. Abschlieend werden Mess-
und Simulationsergebnisse verglichen und die Abbildungsleistung der verwendeten
viskoelastischen GML-Modelle bewertet.

Eigenschaften von Gummimetalllagern
Alle Eigenschaften von GML hidngen neben der Bauform primér von den Eigenschaften des

verwendeten Gummimaterials ab. Gummi als Elastomer-Werkstoff entsteht durch Vulka-
nisation eines Gemisches aus meist natiirlichem Kautschuk und einem Fiillstoff. Als priméa-
rer Fillstoff wird haufig Ruf3 oder Silica verwendet [139]. Durch die Vulkanisation entste-
hen Querverbindungen zwischen den Polymerketten des Kautschuks, welche die Eigen-
schaften wie Elastizitét, Festigkeit und Temperaturbestandigkeit erheblich verbessern. Die
Fiillstoffe nehmen nicht direkt an der chemischen Vernetzung teil, beeinflussen aber ent-
scheidend die viskoelastischen und dynamisch-mechanischen Eigenschaften des Gummi-
materials, indem sie die Beweglichkeit der Polymerketten einschrénken. [139], [140], [141]

Allgemein zeigt Gummi bei kleinen, quasistatischen Auslenkungen ein linear-elastisches
Verhalten. Werden die Auslenkungen grof3er stellt sich, aufgrund des Zusammenspiels von
Molekiilketten des Kautschukmaterials mit den verwendeten Fiillstoffen, ein hyperelasti-
sches Materialverhalten ein. Dieses ist geprigt von einer mit der Verformung zunehmenden
Progression. Bei zyklischer Beanspruchung wird, wie in Abbildung 3.14 a) dargestellt, be-
reits bei quasistatischer Verformung die Materialddmpfung als Hysterese im Kraft-Ver-
schiebungs-Diagramm deutlich. Dabei entspricht die Flache der Hysterese der bei der Ver-
formung des Elastomers in Warme umgesetzten Energie oder Arbeit Wy. Steigt die Anre-
gungsgeschwindigkeit in Form einer steigenden Erregerfrequenz fg bei sinusformiger Be-
lastung zeigen Elastomere viskoelastisches Materialverhalten, welches durch eine Zunahme
der Steifigkeit deutlich wird, siche Abbildung 3.14 b). Bei gleichbleibender Erregerfre-
quenz aber unterschiedlicher Erregeramplitude Xg zeigt sich aulerdem eine als PAYNE-
Effekt bekannte Abhidngigkeit der Steifigkeit von der Anregungsamplitude (vgl. Abbildung
3.14 ¢) [142].
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Abbildung 3.14: Eigenschaften von Gummimetalllagern: a) quasistatische Grundstei-
figkeit mit Hysterese, b) frequenzabhédngige Verhdrtung, c) amplitu-
denabhéngige Entfestigung (PAYNE-Effekt); nach [143]

Zur Charakterisierung der dynamischen Verhidrtung bei steigender Anregungsfrequenz und
Entfestigung bei steigender Amplitude von GML wird in der Regel die dynamische Stei-
figkeit cqyn herangezogen. Zur Bewertung der Dampfung werden die dissipierte Energie
W4 oder der Verlustwinkel 6 genutzt. Wie der Abbildung 3.15 a) zu entnehmen ist, reagiert

ein Gummiwerkstoff im eingeschwungenen Zustand auf kleine harmonische Verformungen

x(t) = Xg sin(2nfst) (3.8)

mit einer ebenfalls sinusformigem Kraftantwort F (t)

F(t) = Fsin(2nfgt + 6) (3:9)
welche dem Weg um einen Phasenversatz §, dem Verlustwinkel, vorrauseilt. Diese Pha-
senvoreilung ist charakteristisch fiir das viskoelastische Materialverhalten von Elastome-
ren: Die Kraftantwort setzt sich aus einer elastischen Speicherkomponente (in Phase mit
der Verschiebung x(t)) und einer viskosen Verlustkomponente (in Phase mit der Ge-
schwindigkeit x(t)) zusammen. Die Geschwindigkeit eilt der Verschiebung um 90 ° vo-
raus, sodass eine positive Phasenverschiebung 0° < § < 90 ° der Gesamtkraft resultiert.
Die Verlustkomponente reprisentiert dabei die pro Zyklus dissipierte Energie durch innere
Reibung und molekulare Relaxationsprozesse. Uber den Zusammenhang zwischen Kraft-
und Wegamplitude wird die dynamische Steifigkeit cqyn berechnet mit

o (3.10)

Cdyn = g

Der Verlustwinkel lisst sich aus den beiden zeitlichen Verldufen x(t) und F(t) direkt er-
mitteln. Bei verrauschten Messergebnissen kann diese Ermittlung allerdings aufwendig und
fehlerbehaftet sein, sodass hdufig eine alternative Bestimmung iiber die im Kraft-Verschie-
bungs-Diagramm resultierende Flache der Ellipse Wy (vgl. Abbildung 3.15 b)) zur Anwen-
dung kommt [144]. Die Fliche der Hysterese ist ein MaB fiir die wihrend einer Schwin-
gungsperiode in Wiarme umgesetzte Energie, und wird durch numerische Integration ent-
lang der geschlossenen Kraft-Verschiebungs-Kurve mit
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Wy = j@Fdx (3.11)

bestimmt, wobei § das Ringintegral iiber einen vollstindigen Zyklus bezeichnet. Der Ver-

lustwinkel & wird im Anschluss mit

|4
sing = —2 (3.12)
FXgm
berechnet.
X
g li
Nz
N —_
) Verschiebung Kraft b)
Zeit Verschiebung

Abbildung 3.15: a) Phasenversatz (Verlustwinkel §) zwischen Weganregung und
Kraftantwort eines Elastomers; b) Kraft-Weg-Diagramm eines Elasto-
mers mit ausgepragter Hysterese und Dampfungsarbeit Wy als Féache
der Hysterese, nach [143]

Zur Abbildung der Lagereigenschaften im Modell der Hinterachse ist die Kenntnis der je-

weiligen Eigenschaften der im Achssystem verbauten GML essenziell. Nur durch Kenntnis

der Eigenschaften der realen Komponenten konnen geeignete Modelle abgeleitet, parame-
triert und validiert werden.

Charakterisierung von Gummimetalllagern

Fir die Ermittlung der beschriebenen charakteristischen Lagereigenschaften in radialer
Hauptwirkungsrichtung wird ein uniaxialer Priifstandsautbau entwickelt und aufgebaut.
Der in Abbildung 3.16 dargestellte Priifstand ermdglicht harmonische translatorische An-
regungen in einem Frequenzbereich von 0,05 bis 100 Hz und erfasst Krifte bis zu 50 kN.
Die Anregung erfolgt {iber einen servohydraulischen Gleichlaufzylinder, der iiber ein inte-
griertes Steuer- und Regelsystem verfiigt.

Das Grundgeriist des Priifstands stellt ein schwingungsisoliertes Aufspannfeld mit zwei
massiven Aufspannwinkeln dar. Der in der Abbildung 3.16 rechts liegende Aufspannwinkel
dient der Aufnahme des Hydraulikzylinders. Der in der Abbildung 3.16 links dargestellte
Aufspannwinkel fixiert, liber Adapter, den Innenring einer Kraftmessdose. Der Au3enring
der Kraftmessdose ist mit einer Lageraufnahme verschraubt. Die Lageraufnahme wird fiir
jeden Lagertyp individuell gefertigt, um die realen Einbaubedingungen im Fahrzeug mog-
lichst priazise nachzubilden. Fiir die Untersuchungen werden die GML aus den Lagersitzen
der Radaufhidngungskomponenten entfernt und anschlieBend in die Lageraufnahme des
Priifstands eingebaut. Die innere Lagerhiilse wird iiber einen Bolzen an eine U-férmige
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Spannvorrichtung (Gabel) der Erregereinheit angebunden, wodurch eine symmetrische
Krafteinleitung und eine prizise, wiederholbare Lagerung sichergestellt werden. Bei dyna-
mischer Erregung wird auf der Lageraufnahme ein Halter zur Aufnahme eines Wir-
belstromsensors zur Messung der Lagerverformung montiert.

) 1 .

& Aufnahme fiir Wirbelstromsensor i

;

Abbildung 3.16: Priifstand zur Messung der Kraftreaktion von Gummimetalllagern bei
Weg-Anregung iiber einen Hydraulikzylinder

Zur Analyse der mechanischen GML-Eigenschaften wird der Innenhiilse eine sinusformige
Verschiebung nach Gleichung (3.8) aufgeprédgt und zusammen mit der Reaktionskraft und
einem Zeitstempel aufgezeichnet. Um auszuschlieBen, dass amplitudenabhéngige irrever-
sible Anderungen der Steifigkeit bei neuen GML die Messdaten beeinflussen, werden die
GML vor einer Messung liber harmonische Anregungen mit verschiedenen Amplituden und
Frequenzen vorkonditioniert. Eine solche irreversible Entfestigung bisher unbelasteter
Elastomere bei zyklischer Beanspruchung, die zudem von der maximalen Belastung ab-
hiangt, wird auch als MULLINS-Effekt bezeichnet [145].

Der Messablauf wird entsprechend der grundsitzlichen Eigenschaften des Gummimaterials
(vgl. Abbildung 3.14) in einen quasistatischen und einen dynamischen Teil gegliedert.

Quasistatische Messungen

Die quasistatischen Messungen zielen auf die Ermittlung der in Abbildung 3.14 a) darge-
stellten nichtlinearen Grundsteifigkeit ab. Als Anregungsfrequenz wird die kleinstmogliche
Erregerfrequenz fg = 0,05 Hz gewéhlt. Fiir die Wahl der Amplitude ist ein angemessener
Kompromiss zwischen Lagerverformung und dem Erfassen der Progression entscheidend,
um das Lager nicht zu beschddigen. Die maximale Anregungsamplitude wird daher iterativ
und fiir jeden Lagertyp individuell bestimmt und liegt {iber alle Messungen und Lagertypen

im Bereich von 0,7 bis 3 mm.

Zur Erfassung der Lagerverformung wird ein magnetostriktiver Positionssensor verwendet.
Dieser ist am hinteren Teil der Kolbenstange des Gleichlaufzylinders montiert und wird
ebenfalls fiir die Wegregelung des Hydraulikzylinders genutzt. Die Reaktionskraft liefert
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ein dauerschwingfester Flachprofil-Kraftaufnehmer der interfaceforce e.K. Die Messdaten-
aufzeichnung und -ausgabe erfolgt iiber die systemzugehorige Mess- und Regelsoftware
Haenchen Ratio Drive in Form einer Matrix mit den Spalteneintrigen Zeit / s, Kraft / kN

und Weg / mm.

Abbildung 3.17 (a) zeigt exemplarisch zwei quasistatische Kraft-Verschiebungs-Verldaufe
eines asymmetrischen Hiilsenlagers aus dem Trapezlenker. Das nebenstehende korperfeste
GML-Koordinatensystem dient der Zuordnung der Messergebnisse zu den Belastungsrich-
tungen sowie der eindeutigen Ausrichtung der Lagermodelle im Achsmodell.

25 (b) Al Schnitt A-A

Kraft F' / kN
(e

s F(y)

4 0 4 (c)
Verschiebung z, y / mm

(a)

Abbildung 3.17: (a) Gemessene Kraft-Weg-Verldufe eines asymmetrischen Gummi-
metalllagers in radialer Belastungsrichtung, (b) korperfestes Koordi-
natensystem von Hiilsenlagern, (c¢) Sturzlenker-Lager in der La-
geraufnahme des Priifstands und im ausgepressten Zustand

Dynamische Messungen
Zur Identifikation der dynamischen Lagereigenschaften (Abbildung 3.14 b) und c¢)) werden
je Lager insgesamt 168 Messungen mit acht verschiedenen Amplituden

Xg € Xg = {0,04; 0,06; 0,08; 0,10; 0,12; 0,14; 0,20; 0,30} mm
und je 21 unterschiedlichen Frequenzen

fg € Fg = {2; 5; 10; 15; 20; ...100} Hz
durchgefiihrt.
Fiir die dynamischen Messungen wird das in Tabelle 3.6 aufgelistete externe Messe-
quipment genutzt. Anders als bei den quasistatischen Messungen wird die Lagerverformung
als Verschiebung zwischen der Lageraufnahme und der an der Kolbenstange des Hydrau-
likzylinders montierten U-formigen Spannvorrichtung (Gabel) mit einem Wir-
belstromsensor gemessen.

Der Start einer Messung wird iliber das Hydrauliksystem getriggert. Das Messequipment
kann den Phasenversatz zwischen Kraft- und Wegsignal erheblich beeinflussen. Dabei ha-
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ben vor allem die Lauf- und Anstiegszeit der Tiefpass-Filter im Messverstarker gro3en Ein-
fluss auf die zeitliche Verschiebung der beiden Signale. Die Laufzeit beschreibt die Verzo-
gerung des Signals beim Durchlaufen des Filters. Die Anstiegszeit gibt an, wie schnell der
Filter einen Signalflankenwechsel verarbeiten kann. Der im Messverstirker ML10B inte-
grierte Tiefpass mit Bessel-Charakteristik hat bei einer Grenzfrequenz f. = 50 kHz (-3 dB)
eine Laufzeit von 4,4 ps und eine Anstiegszeit von 4 ps. Damit beeinflusst der Bessel-Tief-

pass die Phasenverschiebung bei den Messsignalen bis 100 Hz unwesentlich.

Tabelle 3.6: Ubersicht Messequipment

Gerit Bezeichnung

Wegsensor (Wirbelstrom) Micro-Epsilon 1S-200
Kraftsensor (DMS) Interfaceforce Modell 1730
Datenerfassungssystem HBM MGCPlus
Messverstéarker HBM MLI10B

Oszilloskop PicoScope 5000 Serie

Abbildung 3.18 visualisiert drei repriasentative Kraft-Verschiebungs-Verlaufe bei radialer
Anregung und konstanter Erregerfrequenz (a), wihrend die rechte Darstellung (b) den voll-
stindigen Verlauf der dynamischen Steifigkeit {iber alle untersuchten Amplituden bei kon-
stanter Frequenz zeigt. Die Anregungsamplituden aus (a) sind in der Darstellung (b) durch
Kreise markiert. Die amplitudenabhidngige Verringerung der dynamischen Steifigkeit bei
harmonischer Anregung (PAYNE-Effekt) ist deutlich erkennbar.

10t 30
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~ ~
S E 25t
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Abbildung 3.18: (a) Gemessene Kraft-Verschiebungs-Verlaufe fiir drei unterschiedli-
che Anregungsamplituden Xg bei gleicher Anregungsfrequenz
fe = 50 Hz, (b) Verlauf der dynamischen Steifigkeit ¢4y, in Abhén-
gigkeit der Anregungsamplitude Xg; die dynamischen Steifigkeiten
der Messungen aus (a) sind in (b) hervorgehoben
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Der Einfluss der Anregungsfrequenz wird in Abbildung 3.19 verdeutlicht. Das linke Dia-
gramm zeigt drei gemessene Kraft-Verschiebungs-Verldufe bei unterschiedlichen Anre-
gungsfrequenzen. Mit steigender Frequenz bei identischer Verschiebungsamplitude resul-
tiert eine hohere Reaktionskraft am Lager, was einem Anstieg der dynamischen Steifigkeit
entspricht. Diese Beobachtung bestiétigt der Steifigkeitsverlauf in der rechten Abbildung.

Fiir die systematische Bewertung der dynamischen Eigenschaften bei harmonischer Anre-
gung im betrachteten Frequenzbereich erweisen sich Zeitverldufe von Kraft und Verschie-
bung als ungeeignet. Stattdessen werden neben der dynamischen Steifigkeit ¢4y, die in den
Gleichungen (3.11) bis (3.12) definierten charakteristischen Kenngroen Verlustwinkel &

und Dampfungsarbeit Wy verwendet.

8 2 ¢
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Abbildung 3.19: (a) Gemessene Kraft-Verschiebungs-Verldufe fiir drei unterschiedli-
che Erregerfrequenzen fg bei konstanter Amplitude Xg, (b) Verlauf
der dynamischen Steifigkeit cqyn in Abhéngigkeit der Erregerfre-

quenz fg; die dynamischen Steifigkeiten der Messungen aus (a) sind
in (b) hervorgehoben

Abbildung 3.20 présentiert exemplarisch die aus den Messergebnissen fiir eine radiale An-
regungsrichtung berechneten Kenngréflen eines GML. Die Darstellung (a) zeigt acht Ver-
laufe der dynamischen Steifigkeit fiir von oben nach unten steigende Anregungsamplituden.
Dabei zeigt sich das charakteristische GML-Verhalten: Zum einen steigt die dynamische
Steifigkeit fiir alle Anregungsamplituden mit zunehmender Frequenz, zum anderen nimmt

sie generell mit steigender Anregungsamplitude ab.

Der Plot (b) zeigt die Verlustwinkel fiir alle acht Anregungsamplituden. Diese liegen fiir
das untersuchte Lager zwischen 4 ° und 9 ° und weisen eine deutliche Frequenzabhéngig-
keit auf. Eine ausgepriagte Amplitudenabhéngigkeit 14sst sich hingegen nicht identifizieren.
Die rechte Darstellung (c) illustriert die Dampfungsarbeit der Messreihen, welche sowohl
eine Abhingigkeit von der Anregungsfrequenz als auch von der Anregungsamplitude auf-
welist.
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Abbildung 3.20: Exemplarische Darstellung der dynamischen Eigenschaften eines in
radialer Richtung durch 168 Messungen charakterisierten GML in
Abhéngigkeit von der Anregungsfrequenz: (a) dynamische Steifigkeit
Cdyn, (b) Verlustwinkel &, (c) Dadmpfungsarbeit Wy

Messdatenaufbereitung fir die Modellparameter-ldentifikation
Nach DIN 53513 [146] werden die in Abbildung 3.20 dargestellten dynamischen Kenngro-

Ben eines Elastomers direkt aus den aufgenommenen Messdaten bestimmt. Diese Rohdaten
sind typischerweise von nichtlinearen Effekten aus dem Priifaufbau tiberlagert, die bei einer
derartigen Auswertung auch die KenngroB3en beeinflussen [47]. Zur Approximation der si-
nusférmigen Grundsignale konnen sowohl die Fourier-Analyse als auch die Sinusregres-
sion verwendet werden. Durch beide Methoden wird eine Glittung des Verlaufs der dyna-
mischen Steifigkeit oder des Verlustwinkels durch Eliminieren der Rauschsignale erzielt.
Auf Basis eigener Analysen wurde die Sinusregression als Methode zur Identifikation der
Grundsignale aus den Zeitreihen von Kraft- und Wegsignalen der dynamischen Messungen
gewdhlt. Diese Erkenntnis deckt sich mit dem Vergleich der drei Methoden im Hinblick auf
einen glatten Verlauf der dynamischen Steifigkeit in [47].

Aufgrund der nichtlinearen Grundsteifigkeit der GML ist der Verlauf der Reaktionskraft
bei harmonischer Anregung nicht sinusférmig, sodass fiir die Kraftantwort eine Identifika-
tion direkt liber eine Approximation der Kraft-Verschiebungs-Hysterese erfolgt. Dazu wird
eine adaptierte MATLAB-Funktion in Anlehnung an Hysteresis [147] aus dem MATLAB
File Exchange verwendet, die bei Eingabe von x(t) und F(t) die Form der Hysterese mit
zwei Polynomen fiir den auf- und absteigenden Ast abbildet und diese als Vektoren dqui-
distanter Stiitzstellen x pys und Fyys zuriickgibt. Dabei entsteht eine rein verschiebungsab-
hingige Beschreibung F(x), bei der der zeitliche Zusammenhang verloren geht. Das Ver-
schiebungs-Grundsignal der Anregung x(t) wird, wie auch bei den dynamischen Messun-

gen, mit der Sinusregression identifiziert.
Nach der Datenaufbereitung stehen also folgende Daten aus den Messungen zur Verfiigung:

Quasistatisch: x(t), X hys> Fnys
Dynamisch: x(t), F(t).
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Die Funktionen x(t) und F(t) entsprechen den Gleichungen (3.8) bzw. (3.9). Die Funktio-
nen werden je Messung iiber die gemessene Erregerfrequenz fg mess und die gemessene
Verformungs-Amplitude Xg mess bzw. Amplitude der Kraftantwort FE'meSS charakterisiert,
denn bei experimentellen Analysen treten fast immer Abweichungen zwischen Sollwert-
vorgabe und dem tatsidchlichen Systemverhalten auf. Fiir die Vermessung der GML werden
daher system- und frequenzabhiingige Regler-Parameter ermittelt, die eine gute Uberein-
stimmung der Soll- und Ist-GréBen in definierten Frequenzbereichen gewihrleisten. Aus-

gewertet werden ausschlieBlich die Ist-Verldaufe der genannten Messgrof3en.

Eine weitere wichtige Einflussgrofe auf die realitdtsnahe Modellierung von GML sind die
herstellungsbedingten Variationen der Lagereigenschaften, die nach [47] bei gleichem La-
gertyp bis zu 20 % der nominellen Lagersteifigkeit ausmachen konnen. Zur Berticksichti-
gung dieser Streuung werden von jedem Lagertyp jeweils bis zu drei Exemplare vermessen
und die aufbereiteten Messdaten im Anschluss gemittelt.

Um die Streuung der Lagereigenschaften aus den verschiedenen Messungen eines Lager-
typs zu bewerten, werden die etablierten Metriken Wurzel des mittleren quadratischen Feh-
lers, Root Mean Square Error (RMSE)

1 n
RMSE = j—z i — 902 (3.13)
n i=1

und der mittlere absolute prozentuale Fehler, Mean Absolut Percentage Error (MAPE)

yi = Ji
Vi
verwendet. In den Gleichungen beschreibt y; den Referenzwert, hier die gemittelte Kenn-

(3.14)

)

1 n
MAPE = 100—2
n i=1

grofle, und y; den zugehorigen Einzelwert eines Lagerexemplars. Die Variable n gibt die
Anzahl der jeweils betrachteten Messungen bzw. Datenpunkte an; im Kontext dieser Streu-
ungsanalyse istn = 168. Beim RMSE bekommen durch das Quadrieren grof3e Abweichun-
gen ein stiarkeres Gewicht als kleine; die Einheit des RMSE entspricht der der Ausgangs-
grofle. Der MAPE gewichtet Abweichungen gleichmifBig und ist einheitenlos mit Angabe

in Prozent.

In der Tabelle 3.7 sind der mittlere RMSE (mRMSE) und mittlere MAPE (mMAPE) sowie
deren Standardabweichungen angegeben. Bei drei Messreihen ist der mRMSE oder
mMAPE der Mittelwert aus den drei Werten der einzelnen Lager nach Gleichung (3.13)
bzw. (3.14). Anhand der Metriken zeigt sich, dass die grundséatzlichen Charakteristika der
vermessenen Lager-Exemplare eines Lagertyps dhnlich sind. Der MAPE liegt beispiels-
weise fiir alle Kenngréen aus Tabelle 3.7 bei unter 6 %.
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Tabelle 3.7: Streuung der gemessenen Lagereigenschaften in Abhéngigkeit des Lager-

typs
C dyn Wd o)
Lager mRMSE mMAPE | mRMSE mMAPE | mRMSE mMAPE
kN/mm % Nm % ° %

Spurlenker  (0,9+0,45 3,6+1,69 [0,02+0,01 3,81+£1,96 |0,3+0,08 2,92+0,42
Sturzlenker |0,7+0,33  3,15+1,16 0,02+0,01 5,28+0,69 |0,37+0,15 3,55+1,16

Zur besseren Einordnung der skalaren Werte aus Tabelle 3.7 sind in Abbildung 3.21 die
zugehorigen Kenngroen dynamische Steifigkeit und Verlustwinkel der GML aus den
Spur- und Sturzlenkern sowie die gemittelten Daten dargestellt.
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Abbildung 3.21: Dynamische Steifigkeit und Verlustwinkel - je drei Messreihen (Mes-
sungen) und die gemittelten Daten von Spurlenkerlager (oben) und
Sturzlenkerlager (unten)

Auch hier ist festzustellen, dass die gemittelten Daten die Lagereigenschaften widerspie-
geln und zusitzlich eine Gléttung der Lagereigenschaften erzielt wird, indem Ausreif3er in
den Einzelmessungen weniger stark ins Gewicht fallen. Die mittleren Lagereigenschaften
liefern daher eine gute Basis fiir die Parametrierung und Validierung der GML-Modelle fiir
die Mehrkorpersimulation.
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Alle Messdaten der Gummimetalllager sind in dem Online-Repository ZENODO unter
[148] veroffentlicht. Neben den Messdaten werden MATLAB-Skripte zur Verarbeitung der
Daten bereitgestellt.

Modellierung der Gummimetalllager-Eigenschaften

Aufbauend auf den ermittelten GML-Eigenschaften werden in diesem Abschnitt Modelle
fiir die Mehrkorpersimulation entwickelt, die das viskoelastische Verhalten der Lager ab-
bilden. Ziel ist es, Modelle zu abzuleiten, die einerseits die relevanten physikalischen Ef-
fekte mit ausreichender Genauigkeit wiedergeben und andererseits recheneffizient in der
Fahrdynamiksimulation einsetzbar sind. Ein GML stellt in der Mehrkorpersimulation ein
Kraftelement mit sechs Freiheitsgraden dar. Es verbindet zwei Korper und erzeugt Reakti-
onskréfte und -momente in Abhingigkeit der relativen Bewegung zwischen diesen Kor-
pern. Jedes GML besitzt insgesamt sechs Freiheitsgrade: drei Translationsmoglichkeiten
(Tx, Ty, T;) und drei Rotationsmoglichkeiten (Ry, Ry, R;).

Fiir jede Bewegungsrichtung wird ein individuelles Modell definiert, sodass sich der Kraft-
vektor F gy, und der Momentenvektor M gy, eines GML aus den folgenden Komponenten
zusammensetzen:

T 3.15
Fomw = [Femuax FoMmLy Fomw.z] (3-15)

T 3.16
Memr = [MomLx MomLy MemL 2] - (3.16)

Jede Kraftkomponente Fgyp; bzw. jedes Moment Mgy ; mit i € {x,y,z} bildet die
viskoelastischen Eigenschaften des Gummimaterials in der jeweiligen Richtung ab. Die Im-
plementierung in ADAMS erfolgt mit allgemeinen Kraftelementen mit jeweils sechs Frei-
heitsgraden (GForce). Die Bestimmung der Lagerverformung basiert auf den zugrundelie-
genden korperfesten Koordinatensystemen (Kapitel 2.1.3). Weitere Informationen zur Im-
plementierung in ADAMS liefern [64], [149].

Modellansatz zur Abbildung der Gummimetalllager-Eigenschaften

Bei der Abbildung des viskoelastischen Verhaltens werden phinomenologische Modelle
genutzt, die entsprechend der in Abbildung 3.14 dargestellten Eigenschaften (Grundsteifig-
keit, Frequenzabhangigkeit, Amplitudenabhingigkeit) strukturiert sind [150], [151], [152],
[153]. Diese Modelle beschreiben physikalische Phanomene auf makroskopischer Ebene,
indem Abhéngigkeiten zwischen verschiedenen Grofen durch Funktionen oder Kennlinien
ausgedriickt werden. Sie basieren auf experimentellen Daten, ohne die mikroskopischen

Prozesse im Gummi im Detail zu modellieren.

Abbildung 3.22 veranschaulicht das Prinzip dieser Modellstruktur fiir einen einzelnen Frei-
heitsgrad: Fiir jede GML-Eigenschaft wird ein separates Teilmodell verwendet, dessen
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Krifte zur Gesamtreaktionskraft in diesem Freiheitsgrad summiert werden. Die allgemeine
Struktur lautet:

FGML,i = FGrundsteifigkeit,i + FFrequenzabh.,i + FAmplitudenabh.,i (3-17)
mit:

*  Fgrundsteifigkeit,i: Kraft aus der elastischen Grundsteifigkeit, die das quasistatische

Kraft-Verformungs-Verhalten beschreibt
®  Frrequenzabh,i: Kraft der frequenzabhingigen Versteifungseffekte (Abbildung 3.19)

®  Famplitudenabh,i: Kraft der amplitudenabhéngigen Entfestigung (PAYNE-Effekt,
Abbildung 3.18)

Je nach Belastungssituation und geforderter Modellgenauigkeit konnen einzelne Kompo-
nenten dominieren oder vernachldssigbar sein. Dieser modulare Aufbau ermdglicht eine
flexible Anpassung der Modellkomplexitét an die jeweilige Belastungssituation des einzel-

nen Freiheitsgrades.

F GML,i #
| I
%l/ ﬂ
FGrundstciﬁgkcit,i FFrequenzabhA,i FAmplitudenabh.,i

Abbildung 3.22: Struktur eines phanomenologischen Gummimetalllager-Modells;

nach [143]
Sowohl an die einzelnen Modelle Fgyyp; bzw. Mgyy,; als auch an das Gesamtmodell
F oMLt gmr, werden folgende Anforderungen gestellt:

e Abbildung der wesentlichen und relevanten Effekte (Grundsteifigkeit, Amplituden-
abhangigkeit und Frequenzabhingigkeit)

e Recheneffizienz fiir den Einsatz in der Gesamtfahrzeugsimulation

e Robustheit und numerische Stabilitit bei verschiedenen Lastszenarien (virtuelle
K&C-Priifung und verschiedene Fahrmanover)

e Parameteridentifikation aus experimentellen Daten

Diese Anforderungen fiihren zu einem Zielkonflikt zwischen Modellgenauigkeit und Re-
chenaufwand. Grundsétzlich stehen verschiedene Modellansétze zur Verfiigung, die sich in
threr Komplexitit und damit in ihrer Eignung fiir verschiedene Belastungssituationen un-
terscheiden. Allen Ansidtzen gemeinsam ist die Abbildung der Grundsteifigkeit durch ein
elastisches Federelement, das je nach Anwendungsfall linear oder nichtlinear ausgefiihrt
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sein kann [150]. Die Unterschiede liegen hauptsichlich in der Abbildung der frequenz- und
amplitudenabhéngigen Effekte.

Zur Abbildung der frequenzabhédngigen Versteifung werden in der Regel MAXWELL
(MW)-Elemente verwendet, die aus einer Reihenschaltung von Feder und viskosem Damp-
fer bestehen und parallel zur Feder fiir die Grundsteifigkeit geschaltet werden [144], [150],
[151], [154]. Fiir vereinfachte Modelle (z. B. KELVIN-VOIGT (KV)) wird die Frequenz-
abhangigkeit allein durch einen viskosen Ddmpfer approximiert. Zur Abbildung des
PAYNE-Eftekts werden unterschiedliche Hysteresemodelle eingesetzt, darunter die Bouc-
Wen-Hysterese, das Standard Triboelastic Solid (STS) Modell, das Reibmodell nach Berg
und JENKIN-Elemente [150], [154], [155], [156], [157], [158].

In Radaufhingungen treten aufgrund der Einbausituation der GML in den Radfiihrungsele-
menten in den beiden radialen Hauptbelastungsrichtungen in der Regel groere Verfor-
mungsamplituden und ausgeprigte nichtlineare Effekte auf, wéhrend in den vier verblei-
benden Freiheitsgraden geringere Lasten und ndherungsweise lineares Verhalten resultieren
[12]. Dartiiber hinaus ist die Torsionssteifigkeit eines GML (Rotation um die Léngsachse z)
im Allgemeinen gering um die Nebenfederraten bei Federbewegung ebenfalls gering zu
halten [12]. Ebenso ist die axiale Steifigkeit von GML, im Vergleich zur radialen Steifig-
keit, gering, da die Verformung des Gummimaterials in axialer Richtung bauartbedingt
nicht begrenzt ist [12]. Alles zusammen ermoglicht eine richtungsabhingige Modellie-
rungsstrategie, bei der die Modellkomplexitét gezielt an die jeweilige Belastungssituation
angepasst wird. Kohl [47] nutzt fiir die beiden radialen Hauptbelastungsrichtungen von
GML in Radfiihrungselementen das in [121] vorgestellte Modell, bestehend aus einer nicht-
linearen Feder zur Abbildung der Grundsteifigkeit, einer Feder mit wegabhéngiger Feder-
steifigkeit als Hysteresemodell zur Erfassung der Amplitudenabhéngigkeit in Kombination
mit MW-Elementen zur Abbildung der Frequenzabhingigkeit. Fiir die vier verbleibenden
Freiheitsgrade werden KV-Modelle genutzt. Die in [121] prisentierte und in [47] ausfiihr-
licher beschriebene Validierung des Modellierungsansatzes auf Systemebene der Radauf-
hidngung umfasst eine transiente Anregung des Fahrzeugaufbaus in vertikaler Richtung (Fe-
derbewegung). Dabei werden Simulations- und Messergebnisse verglichen: Aufbaubewe-
gung, Dampferweg und Schnittlasten in Lenkerrichtung von vier der fiinf verbauten Quer-
lenker in der untersuchten Fiinflenker-Radaufhiingung. Die gute Ubereinstimmung von
Mess- und Simulationsergebnissen belegt indirekt auch die gute Approximationsleistung
des richtungsabhéngigen Modellierungsansatzes zur Abbildung der GML-Eigenschaften.

Daher wird dieser Ansatz in dieser Arbeit iibernommen.

Fiir eine iibersichtliche Darstellung und Erlauterung der gewéhlten GML-Modelle wird aus-
schlieBlich die Kraft Fgpyy,; in der Verformungsrichtung i genutzt. Die angegebenen Glei-
chungen gelten bei Rotation R; zur Bestimmung des resultierenden Momentes M; bei Ver-
wendung eines Verdrehwinkels ¢ anstelle der translatorischen Verformung x analog.
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KELVIN-VOIGT-Modell

Das KELVIN-VOIGT-Modell ist ein etabliertes, vergleichsweise einfaches, Modell zur Be-
schreibung viskoelastischer Feststoffe [ 108]. Es ist als Standardmodell zur Abbildung von
GML in ADAMS vorgesehen [149]. Das KV-Modell besteht aus einer Feder mit einem
(nicht-)linearen Steifigkeitsverlauf und einem viskosen Dampfer, die parallel geschaltet
sind (Abbildung 3.23 (a)). Die Reaktionskraft Fixy des KV-Modells setzt sich somit aus den

beiden Kraftkomponenten von Feder und Dampfer zu

FKV - FNLF + FD (318)
zusammen. Die Federkraft Fyy g bildet die lineare Grundsteifigkeit ab. Die Kraft des visko-
sen Dampfers Fp erfasst vereinfacht die Frequenzabhingigkeit und sorgt fiir Energiedissi-
pation.

Im MKS-Modell kann die Federkraft auf unterschiedliche Weise implementiert werden.
Entweder durch Approximation mit einem Polynom n-ter Ordnung, mit

Fyip(x) = zn a;x’ (3.19)

i=0
oder als Kraft-Verformungs-Kennlinie. Kennlinien werden in ADAMS als Stiitzstellen-
Matrix im Modell integriert und durch stiickweise Interpolation ausgewertet.

a
Kraft

FuwZ SF, "

E = z
fE = 50 Hz
fe = 100 Hz

Verschiebung

(a) (b)

Abbildung 3.23: (a) KELVIN-VOIGT-Modell mit nichtlinearer Federsteifigkeit, (b)
Kraft-Verschiebungs-Diagramm eines KELVIN-VOIGT-Modells bei
harmonischer Anregung mit drei verschiedenen Anregungsfrequen-
zen von 1 bis 100 Hz

Je nach zugrundliegendem Solver bietet eine der beiden Methoden Vorteile hinsichtlich der

Berechnungszeit oder der Konvergenz des Modells. Im vorliegenden Fall werden in

ADAMS Kennlinien vorgegeben, die durch Interpolation nach AKIMA [159] die Feder-

kraft Fypr abhdngig von der Lagerverformung x angeben. Sind die Lagerverformungen in

der Simulation klein und liegen im linearen Bereich der Lagersteifigkeit gilt cg(x) = konst.
und die Grundsteifigkeit des GML kann als lineare Feder mit F = cgx beschrieben werden.
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Die Dampfung wird mit einem linearen Ddmpfungskoeffizienten d als

Fp = dx (3.20)
definiert. Die Dampferkraft hidngt von der Verformungsgeschwindigkeit ab, sodass sich bei
sinusformiger Anregung eine Hysterese ausbildet, wie in Abbildung 3.23 (b) dargestellt ist.
Die lineare Ddmpfungskonstante d eines KV-Modells wird iiblicherweise aus dem experi-

mentell bestimmten Verlustwinkel § abgeleitet. Bei harmonischer Anregung gilt

tan(d) = 2nfg % (3.21)

Dies fiihrt bei konstantem d zwangslaufig zu 6 (fg) = arctan(2nfzd/c), also einem linear
mit der Frequenz ansteigendem Verlustwinkel. Bei Abweichungen der Anregung von den
der Parametrierung zugrundeliegenden Messergebnisse fiihrt das KV-Modell daher schnell

zu einer Uber- oder Unterschitzung der Dimpfungseffekte.

Die dynamische Verhirtung mit steigender Anregungsfrequenz und die Erweichung bei
steigenden Anregungsamplituden konnen mit dem Modell nicht detailliert beschrieben wer-
den, vielmehr geht es um die Beriicksichtigung der Grundsteifigkeit der GML im Modell
bei grundsitzlicher Beriicksichtigung der Dampfung.

Erweitertes viskoelastisches Ersatzmodell mit amplitudenabhingiger Hysterese
Abbildung 3.24 zeigt das komplexere phanomenologische Modell aus [121]. Das Modell

wurde in [155] auf Basis eines Vergleichs der Abbildungsleistung unterschiedlicher phéno-
menologischer GML-Modelle mit verschiedener Komplexitit in einem Frequenzbereich bis
300 Hz und Amplituden bis 0,3 mm am besten bewertet.

WL
Kraft

fE =1Hz
Fyr Fr I F 7 fe = 50 Hz
7777 / fe = 100 Hz
Verschiebung

(a) (b)

Abbildung 3.24: (a) Erweitertes viskoelastisches Ersatzmodell zur Abbildung der
GML-Eigenschaften nach [121], (b) Kraft-Verschiebungs-Diagramm
des Modells bei harmonischer Weg-Anregung mit drei verschiedenen
Anregungsfrequenzen von 1 bis 100 Hz

Die Bewertung fand anhand der beiden KenngroBen dynamische Steifigkeit cqyy, und Ver-

lustwinkel § statt. Die Approximationsgiite des Modells wurde dartiber hinaus in [47], [121]
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prasentiert. Das Modell setzt sich aus einer nichtlinearen Feder zur Abbildung der Grund-
steifigkeit, einem generalisierten MAXWELL-Modell (parallele Anordnung mehrerer
MW-Elemente) zur Beriicksichtigung der frequenzabhéngigen Steifigkeitszunahme und ei-
ner Feder mit wegabhdngiger Steifigkeit ¢y (beschrieben in [160]) zur Abbildung des
PAYNE-Eftektes zusammen, wobei letztere die Gedachtniseffekte in gummiartigen Mate-
rialien abbildet.

Durch Addition der drei Teilmodelle wird das komplexe viskoelastische Verhalten in einer

definierten Verformungsrichtung mit der Gleichung

nMw

Fyg = Fyur + Fwr + Z Fyvwi (3.22)
i=1

beschrieben. Fiir Fy g gilt, wie schon beim KV-Modell die Gleichung (3.19).

Wird die Verformung xywr der wegabhiangigen Feder mit

t
s (6,7) = f (0| dFmitt <7 <t (3.23)
T

angegeben, folgt fiir die Kraft Fyyr aus dem zugehorigen Kraftgesetz

t

FWF(t) = FWF,O + f C_'WF(t, T)J'C(T)d’l'. (324)
0
Zur Modellierung der GML-Eigenschaften wird die exponentiell abnehmende Steifigkeit

Cwr (wr (£, 7)) = cype ~IWrrwr(tD) (3.25)
genutzt. Mit der Anfangsbedingung Fyyr(0) = 0 die zu Fyygo = 0 fithrt und mit der zeitli-
chen Ableitung von Gleichung (3.24) mit Gleichung (3.23) und (3.25) resultiert

Fwr() = —9welx(T)| j cwr(xwr (t, 1)) X(1)dT + cypx(t). (3.26)
0

Mit den Gleichungen (3.24) und (3.25) sowie Fygo = 0 wird Gleichung (3.26) zu

Fp () = 9wl 2 (0 Fwr(t) + cwri (1) (327)
umgeformt. Mit |x| = sgn(x)x ergibt sich die gewdhnliche Differentialgleichung (DGL)

Fyg(t) + 9wpx (t)sgn(x) Fywe(t) = cypx(t) (3.28)
Die das Verhalten der wegabhingigen Feder mit exponentiell abnehmender Steifigkeit be-
schreibt.
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Die wegabhéngige Feder unterscheidet sich grundlegend von den anderen Modellelementen
durch ihre Abhéngigkeit von der Belastungshistorie. Die Variable xy g akkumuliert geméaf
Gleichung (3.23) die zuriickgelegte Verformung unabhingig von der Bewegungsrichtung
und fiihrt tiber die exponentielle Beziehung (3.25) zu einer Steifigkeitsreduktion, die den
PAYNE-Eftekt als charakteristische Entfestigung von Elastomeren bei zunehmender Deh-
nungsamplitude phdnomenologisch abbildet. Die Formulierung als Differentialgleichung
(3.28) mit richtungsabhédngigem Term Jygx (t)sgn(x) bewirkt unterschiedliche Steifigkei-
ten bei Be- und Entlastung und damit Hystereseschleifen mit Energiedissipation. Trotz der
monoton wachsenden Hilfsvariable xyyp stellt sich bei periodischer Anregung ein stationé-

rer Zustand mit geschlossenen, amplitudenabhéngigen Hystereseellipsen ein.

Beim MW-Element, als Serienschaltung aus linearer Feder und linearem Dampfer, sind die
Krifte in beiden Elementen gleich, wihrend sich die Verformungen summieren. Die Kraft-
gleichung fiir ein MW-Element i wird durch die DGL

Cmw,i

Fyw i () + Fyw,(t) = cyw % (t) (3.29)

dmw i
beschrieben. Zum Zeitpunkt t = 0 wird fiir die MW-Elemente Fyyy(0) = 0 festgelegt.

Wihrend die MW-Elemente die Steifigkeitszunahme mit steigender Frequenz beschreiben,
bildet die wegabhingige Feder die Steifigkeitsabnahme mit steigender Amplitude ab. Die

nichtlineare elastische Feder liefert die Grundsteifigkeit.

Zur Abbildung der individuellen Eigenschaften der verschiedenen Lagertypen in der hinte-
ren Radauthdngung werden Modelle mit unterschiedlicher Anzahl MW-Elementen nyw
verwendet. Die Anzahl leitet sich aus einer lagerspezifischen Analyse der Modelle mit un-
terschiedlicher Anzahl an MW-Elementen ab, wie nachfolgend beschrieben wird. Die ge-
wihlte Anzahl an MW-Elementen ist schlussendlich ein Kompromiss zwischen Modellge-
nauigkeit und Berechnungszeit, denn mit jedem zusétzlichen MW-Element steigt auch die
Anzahl der DGL die bei der Simulation des Fahrzeugmodells gelost werden miissen.

Parametrierung der Gummimetalllager-Modelle

KELVIN-VOIGT-Modell
Das KV-Modell umfasst bei Verwendung einer linearen Feder insgesamt zwei Parameter

Pxviin = [c d]. Bei Verwendung einer nichtlinearen Feder und Beschreibung der nichtline-

aren Abhingigkeit der Kraft Fyyp von der Verformung x als Polynom 3. Grades nach Glei-
chung (3.19) resultiert flir die Kraft

Fnor(@) = azx® + ayx? + a;x + ay, (3.30)

wodurch sich die Anzahl der Modellparameter pxy n = [a; a, as aq d] auf fiinf erhéht.
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Die Parameteridentifikation basiert sowohl fiir lineare als auch fiir nichtlineare Grundstei-
figkeiten entweder auf verfiigbaren quasistatischen Messdaten oder auf adaptierten Mess-
daten, die iiber Ahnlichkeitsbetrachtungen hinsichtlich Geometrie und Bauart von verfiig-
baren Messdaten abgeleitet werden. Die Identifikation der Polynomkoeffizienten a; der
nichtlinearen Kennlinie (3.30) erfolgt in MATLAB als Optimierungsproblem, welches all-
gemein mit

mBinf(B) (3.31)

beschrieben wird. Gleichung (3.31) definiert eine von den Optimierungsparametern P ab-

hingige Ziel- oder Kostenfunktion f die minimiert werden soll. Fiir einen Least-Square-Fit

wird die Summe der quadratischen Abweichungen (Sum of Squared Errors, SSE)

n
SSE = Z(yi —9)? (3.32)
i=1

Minimiert, wobei y; dem i-ten Datenpunkt aus den Messdaten und y; dem i-ten Datenpunkt
aus dem Polynom aus Gleichung (3.30) entspricht. Das n bezeichnet die Anzahl der auszu-

wertenden Datenpunkte bzw. Stiitzstellen.

Erweitertes viskoelastisches Ersatzmodell mit amplitudenabhéingiger Hysterese
Das erweiterte viskoelastischen Ersatzmodells aus Gleichung (3.22) umfasst fiir die be-

trachtete Anzahl an MW-Elementen nynyw € {3, 4,5, 6} bis zu 18 Parameter

nMw

pve = [a1 az az ag Ywr cwr Z [emw,i dmw i]]; (3.33)
i=1

wovon vier aus dem Polynom der nichtlinearen Feder (3.30), zwei aus der DGL der weg-
abhangigen Feder (3.28) und je zwei aus den beriicksichtigten MW-Elementen (3.29) re-
sultieren. Eine direkte Parameteridentifikation aller Modellparameter aus Messdaten, wie
bei der nichtlinearen Feder des KV-Modells ist, aufgrund des fehlenden direkten physika-
lischen Zusammenhangs zwischen Modellparametern und gemessenen Zeitreihen von Re-
aktionskraft Fyp,; und Verformung x nicht moglich. Stattdessen stellt die Modellparamet-
rierung einen iterativen Prozess dar, der durch fortwihrenden Vergleich zwischen Messda-
ten und berechneten Modellergebnissen, im Sinne einer mehrstufigen Optimierung mit
(3.31), die bestmoglichen Parameter fiir das Modell findet.

Die gewihlte sequenzielle Optimierungsstrategie identifiziert in einer ersten Optimierung
eine Basis-Konfiguration der Modellparameter, die anschlieBend in weiteren Optimierungs-
schritten verfeinert wird. Die Parameteridentifikation gliedert sich in zwei Teilprozesse:

1) Parameteridentifikation unter quasistatischer Anregung
2) Parameteridentifikation unter dynamischer Anregung
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Der Prozess ist in MATLAB umgesetzt und wird nachfolgend detailliert beschrieben.

1) Parameteridentifikation bei quasistatischer Anregung
Zur Abbildung der nichtlinearen Grundsteifigkeit und der quasistatischen Hysterese (vgl.

Abbildung 3.14 a)) werden die MW-Elemente zunéchst vernachlissigt. Denn bei quasista-
tischer Verformung ist die Reaktionskraft der MW-Elemente gleich null. Es gilt x = 0,
wodurch die Dampferkraft ebenfalls null wird. Aufgrund der Reihenschaltung gilt weiter

Fyw = Freder = Fpampfer» wodurch auch Fyy = 0 resultiert.

Die betrachtete Kraftgleichung in Verformungsrichtung im quasistatischen Fall setzt sich

aus Fyrr und Fyyr Zusammen zu

Fomustat,i (x) = FnLr(x) + Fwr(x). (3.34)
In MATLAB wird die nichtlineare Federkraft Fyprp(x) aus Gleichung (3.30) mit einem
Least-Square-Fit (vgl. Abschnitt KV-Model) approximiert. Zur Losung der Differential-
gleichung der wegabhingigen Feder (3.28) wird der ode4 5-Algorithmus aus MATLAB

verwendet. Dieser beruht auf einem expliziten Runge-Kutta-Verfahren (4,5), konkret dem
Dormand-Prince-Verfahren [161], [162]. Das resultierende quasistatische GML-Modell fiir

eine isolierte Verformungsrichtung besitzt damit insgesamt die sechs Parameter

PvEstat = [Go a1 az a3 Ywr Cwr]- (3.35)
Diese Modellparameter werden mittels numerischer Optimierung in MATLAB entspre-

chend Gleichung (3.31) identifiziert. Als Glitemall der Modellvorhersage wird eine zusam-
mengesetzten Zielfunktion fyg seat (PvEstat) entwickelt. Die maximale quasistatische Stei-

figkeit Cgtat max»> als Umkehrpunkt der quasistatischen Kraft-Verformungs-Kennlinie, wird
zur Beriicksichtigung der maximalen Steifigkeit und der Verlustwinkel bei quasistatischer
Anregung 8o Zur Beschreibung der statischen Hysterese, berticksichtigt. Mit Cgea¢ max und

Ostat liegen direkt skalare Grofen vor die {iber einen relativen prozentualen Fehler (RF)

Yi — Vi (3.36)

Yi
in der Zielfunktion beriicksichtig werden. Der RF resultiert aus dem MAPE (3.14) fiir n =
1 Datenpunkt. In der Gleichung beschreibt y; die Referenzgrofe (Cstat max 0der 8giat) aus

RF =100

den gemittelten Messdaten und ¥; das Pendant aus der Simulation. Zusétzlich werden die
Mittellinien der Kraft-Verschiebungs-Kennlinien aus Messung und Simulation mittels
Least-Squares-Verfahren durch Polynome 5. Grades nach Gleichung (3.19) approximiert.
Die Polynome werden an n dquidistanten Stiitzstellen x im relevanten Verschiebungsbe-
reich ausgewertet, wodurch die Kraftvektoren F pess und F g, resultieren. Die Uberein-

stimmung zwischen Messung und Simulation wird anhand des MAPE (3.14) quantifiziert,
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sodass sich die zu minimierende Zielfunktion fyg sta¢ unter Verwendung von Gewichtungs-

faktoren wg; aus drei gewichteten prozentualen Fehlerwerten zusammensetzt zu

fVE,stat( BVE,stat) = Ws,lRF(cstat,max) + Ws,2 RF(astat) + Ws,3MAPE( E ) (3-37)

Die Verwendung von Gewichtungen wird genutzt, um ein Merkmal der Zielfunktion bei
der Optimierung stérker zu berticksichtigen als ein anderes, wobei primér wg ; /ws, = 5/1
genutzt wird. Das Ergebnis dieser ersten Parameteridentifikation liefert die Basis-Parameter
des Modells aus (3.34) und wird als DVEstat,0 bezeichnet.

2) Parameteridentifikation bei dynamischer Anregung
Fiir die dynamischen Eigenschaften der GML-Modelle stehen insgesamt 168 gemittelte

Messdatensdtze mit unterschiedlicher dynamischer Anregung pro Lagertyp zur Verfligung
(Abbildung 3.20). Ein Vergleich der Zeitverlaufe von Kraft und/ oder Verschiebung fiir
eine derart gro3e Anzahl verschiedener Messungen ist nicht zielfiihrend. Vor allem, da sich
die primédren dynamischen Lagereigenschaften (Frequenzabhédngigkeit und Amplitudenab-
hingigkeit, vgl. Abbildung 3.14) mit den Kenngrofen Cqyn und § gut beschreiben lassen,
wie zu Beginn des Kapitels erldutert wurde. Bei der Parameteridentifikation anhand der
dynamischen GML-Eigenschaften werden daher diese Grofen fiir einen Vergleich zwi-

schen Messung und Simulation herangezogen.

Als Modell zur Abbildung der vollstindigen GML-Eigenschaften in einer radialen Haupt-
belastungsrichtung wird das Gesamtmodell aus Gleichung (3.22) verwendet, wobei die ver-
wendete Anzahl an MW-Elementen je Lagertyp variieren kann. MaB3gebend fiir die Anzahl
an MW-Elementen ist die finale Abbildungsgiite der Modelle fiir deren Vergleich die nach-
folgend beschriebene Methodik zur Parameteridentifikation fiir jeden Lagertyp stets mit
nuw € {3,4,5, 6} durchgefiihrt wurde. Die Festlegung von nyqy ist ein Kompromiss zwi-
schen Berechnungszeit und Abbildungsgiite, wobei der Fokus hier auf der Abbildungsgiite
bei moderater Berechnungszeit liegt.

Zur Steigerung der Effizienz eines Optimierungsdurchlaufs wird zunédchst, wie Abbildung
3.25 exemplarisch anhand der Verldufe von Cqyn zeigt, eine Auswahl an Messdatensétzen
getroffen, die bei der Optimierung beriicksichtigt werden. Uber die Auswahl der Messrei-
hen wird gleichzeitig eine indirekte Gewichtung hinsichtlich des relevanten Frequenzbe-
reichs vorgenommen. Im Frequenzbereich bis ca. 30 Hz steigt die dynamische Steifigkeit
am stérksten und degressiv mit der Erregerfrequenz fg an, ab ca. 60 Hz kann der Zusam-
menhang zwischen dynamischer Steifigkeit und Erregerfrequenz Cayn(fg) als néherungs-
weise linear beschrieben werden. Damit stellt die Abbildung der dynamischen Eigenschaf-
ten im Frequenzbereich bis ca. 30 Hz eine grofere Herausforderung dar als im linearen

Bereich, weshalb diesem Bereich in Abbildung 3.25 durch die Beriicksichtigung von
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36 Messungen bis 30 Hz im Vergleich zu insgesamt 78 Messungen bis 100 Hz ein hdheres
Gewicht bei der Optimierung gegeben wird.
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Abbildung 3.25: Exemplarische Darstellung der im Optimierungsprozess
beriicksichtigten Messdatensdtze (Auswahl) anhand der dynamischen
Steifigkeit in Abhéngigkeit der Anregungsfrequenz

In der Zielfunktion zur Identifikation der Modellparameter wird der MAPE (3.14) genutzt.
Er bietet eine direkte Vergleichbarkeit der Abbildungsleistung der beiden Kenngréfen Cayn

und §. Die Zielfunktion ergibt sich somit zu:

fVE,dyn( PvE,dyn ) = Wdyn,lMAPE( Cdyn )+ Wdyn,2 MAPE(§). (3.38)
Die Gewichtungsfaktoren Wqyn,i dienen der Priorisierung der beiden KenngréB3en. Die Pa-

rameter [a, a, a, as] der nichtlinearen Feder werden in dieser Optimierung konstant ge-
halten, sodass sich, je nach Anzahl der beriicksichtigten MW-Elemente nyyy, insgesamt bis
zu zwOlf Optimierungsparameter (6 MW-Elemente + wegabhéngige Feder) ergeben:

nMw

PvEdyn = |OwF Cwr Z [emw,i dmw,i] |- (3.39)

=1

Die Ergebnisse fiir 9y und cywy aus Pvgstato werden als Startwerte iibernommen.

Fiir das in Abbildung 3.25 dargestellte Beispiel werden von den 168 verfiigbaren Messda-
tensdtzen 78 Datensdtze bei der Optimierung der dynamischen Modelleigenschaften be-
riicksichtigt. In jedem Berechnungsschritt des Optimierers wird somit das zugrundeliegende
Modell der GML-Eigenschaften n-mal (78-mal) fiir zehn Schwingungszyklen ausgewertet.
Es werden die dynamischen Kenngréen berechnet, der MAPE berechnet und zusammen
mit der Gewichtung als Zielfunktionswert nach Gleichung (3.38) an den Optimierungsal-
gorithmus zuriickgegeben. Dieser bewertet die aktuelle Parameter-Konfiguration und fiihrt
nach Anpassung der Modellparameter (3.39) mit einer erneuten Auswertung der Zielfunk-
tion (3.38) fort, solange bis durch eine Anderung der Modellparameter in den festgelegten
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Grenzen keine Verbesserung des Zielfunktionswertes mehr erreicht wird oder eine andere
Abbruch-Bedingung erfiillt wird.

Nach Abschluss der numerischen Optimierung bei dynamischer Anregung liegt erstmalig
ein vollstdndiger Satz an Modellparametern des erweiterten viskoelastisches Ersatzmodell

mit amplitudenabhéngiger Hysterese vor:

nMw
PVEopto = [@o Q1 Az a3 Ywr Cwr Z [emw,i dmw,i] | (3.40)
i=1
Das parametrierte viskoelastische Ersatzmodell zeigt bereits mit diesem initialen Parame-
tersatz eine gute Abbildungsleistung, die sich durch mehrfache Wiederholung der zweistu-
figen Optimierung weiter verbessern liasst. Daher werden abwechselnd die quasistatischen

Parameter PvE,stat und die dynamischen Parameter Pvg,dyn unter Verwendung des Gesamt-

modells nach Gleichung (3.22) optimiert. Dabei werden die identifizierten Modellparame-
ter des vorherigen Optimierungsschritts stets als Startwerte der aktuellen Optimierung ge-
nutzt. Bei quasistatischer Anregung wird die Zielfunktion (3.37) ausgewertet, bei dynami-
scher Anregung die Zielfunktion (3.38). Bei jedem neuen Optimierungsdurchlauf werden
die Grenzen der Modellparameter, basierend auf den aktuellen Werten, neu festgelegt und

der Suchraum damit zunehmend eingeschrénkt.

Auswahl und Beschreibung des Optimierungsalgorithmus in MATLAB

Als Optimierungsalgorithmus wird fiir alle Prozesse der Parameteridentifikation surro-
gateopt aus der MATLAB Global Optimization Toolbox verwendet. Die Auswahl basiert
auf einem Vergleich der finalen Zielfunktionswerte von Optimierungsprozessen mit den
Optimierungsalgorithmen particleswarm, simulannealbnd, fmincon-mul-
tistart, genetic algorithm, bayesopt und surrogateopt. Fiir diesen Ver-
gleich wurde die Parameteridentifikation bei dynamischer Anregung nach Gleichung (3.28)
fiir das Spurlenkerlager definiert. Die maximale Dauer der numerischen Optimierung wurde
auf 24 Stunden begrenzt, wobei die genannten Optimierungsalgorithmen mit unterschiedli-
chen Konfigurationen betrachtet wurden. Der Algorithmus surrogateopt lieferte die
geringsten Zielfunktionswerte nach einer ebenfalls geringen Anzahl an Zielfunktionsaus-
wertungen. Diese Erkenntnis deckt sich auch mit den Ergebnissen aus [163] und der Ver-
wendung des Algorithmus zur Anpassung der Radhubkinematik (Kapitel 4.1).

Der surrogateopt-Algorithmus stellt eine Variante der surrogatbasierten Optimierung
dar, die speziell fiir eine effiziente Minimierung teurer Black-Box-Zielfunktionen entwi-
ckelt wurde. Das Verfahren kombiniert radiale Basisfunktionen (RBF) zur Surrogat-Mo-
dellierung mit einem adaptiven Stichprobenverfahren und einer selbstanpassenden Suchs-
kala. Die Methodik beginnt mit einer initialen Versuchsplanung, bei der standardmifig
max(2n,,20) quasi-zufillige Punkte mit moglichst gleichméBiger Verteilung innerhalb
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des zuldssigen Parameterraums generiert werden. Die Variable 1y, beschreibt hier die An-
zahl der Optimierungsparameter p. Auf Basis dieser Stiitzstellen wird mittels kubischer
RBF-Interpolation mit linearem Ergédnzungsterm ein kontinuierliches Surrogatmodell kon-

struiert, dass eine rechnerisch giinstige Approximation der urspriinglichen Zielfunktion dar-
stellt. [164], [165]

Den Kern des Algorithmus bildet eine gewichtete Bewertungsfunktion, die sowohl die nor-
mierten Vorhersagen des Surrogatmodells als auch die skalierten rdumlichen Abstdnde zu
bereits evaluierten Punkten beriicksichtigt. Das adaptive Stichprobenverfahren bestimmt
dabei, wo neue Evaluationspunkte platziert werden, wiahrend die selbstanpassende Such-
skala den Radius des Suchbereichs um den besten Punkt steuert und so zwischen gezielter
Verfeinerung vielversprechender Bereiche (Exploitation) und breitfldchiger Erkundung un-
bekannter Regionen (Exploration) balanciert. Die Anpassung erfolgt durch ein Erfolgs-
Misserfolgs-Schema: Bei drei aufeinanderfolgenden Erfolgen wird die Suchskala verdop-
pelt, um die globale Exploration zu verstirken; bei Misserfolgen wird sie halbiert, wodurch
die lokale Suche intensiviert wird. Um eine Konvergenz in lokalen Minima zu vermeiden,
wird ein systematischer Neustart-Mechanismus (surrogate reset) genutzt. Sobald alle po-
tenziellen Stichprobenpunkte innerhalb eines Mindestabstands MinSampleDistance zu be-
reits bewerteten Punkten liegen, werden die adaptiven Punkte aus dem Surrogatmodell ent-
fernt, wihrend die urspriinglich zufalligen Punkte erhalten bleiben, und eine neue Konstruk-
tionsphase mit quasi-zufélligen Punkten eingeleitet. [164], [165]

Fiir die Parametrierung phanomenologischer GML-Modelle bietet dieser Algorithmus ent-
scheidende Vorteile: Die RBF-Surrogatmodellierung kann komplexe, nichtlineare Zusam-
menhédnge effizient approximieren, ohne die zugrundeliegenden physikalischen Gesetzma-
Bigkeiten vorauszusetzen. Die Kombination aus adaptivem Stichprobenverfahren und
selbstanpassender Suchskala ermoglicht sowohl lokale Parametervariationen zur Feinab-
stimmung als auch globale Parameterraumexploration fiir die Identifikation alternativer Pa-
rametersets. Die verwendeten und relevanten Parameter des surrogateopt-Optimierers
sind in Tabelle 3.8 aufgefiihrt.

Tabelle 3.8: Zur Parameteridentifikation der GML-Modelle verwendete surrogate-
opt-Parameter in MATLAB

Parameter Wert
Quasistatisch | Dynamisch
UseParallel true true
MaxFunctionEvaluations 200 1200
MinSurrogatePoints 20 50
MinSampleDistance Se-3 le-6
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Die Optimierungsprozesse zur Parameteridentifikation wurden konsequent unter Verwen-
dung der HPC-Systeme Noctua 1 und Noctua 2 des Paderborn Center for Parallel Compu-
ting (PC2) durchgefiihrt. Der verwendete Optimierungsalgorithmus surrogateopt er-
moglicht eine Parallelisierung des Optimierungsprozesses auf mehreren CPU-Kernen. Die
Berechnungen wurden je nach verfligbaren Ressourcen auf den HPC-Systemen auf bis zu
40 Kernen parallel durchgefiihrt.

Validierung der viskoelastischen Ersatzmodelle
Eine abschlieBende Bewertung der erweiterten viskoelastischen Ersatzmodelle mit amplitu-

denabhéngiger Hysterese in radialer Hauptwirkungsrichtung am Beispiel der rotationssym-
metrischen Hiilsenlager von Spur- und Sturzlenker zeigt Tabelle 3.9. Die Bewertung ist an
die Streuungsanalyse (vgl. Tabelle 3.7) angelehnt, und umfasst so ebenfalls alle n = 168
verfligbaren Messdatensdtze pro GML-Lagertyp. Zur Bewertung der Abbildungsleistung
wird sowohl der RMSE nach Gleichung (3.13) als auch der MAPE nach Gleichung (3.14)
herangezogen. Das y; beschreibt die aus den gemittelten Messdaten berechnete Kenngrof3e
(Cdyn,i» Wa,i» 6;) fir einen Messdatensatz i, welcher durch eine Kombination von Anre-
gungsfrequenz fg und Anregungsamplitude xg charakterisiert wird. Die entsprechende Mo-

dellvorhersage geht in die beiden Metriken als J; ein.

Tabelle 3.9 Bewertung der Abbildungsgiite der Modelle fiir die radiale GML-Eigen-
schaften des Spur- und Sturzlenkerlagers

Cdyn Wd o)
Lager RMSE MAPE RMSE MAPE RMSE MAPE
kN/mm % Nm % ° %
Spurlenker 0,396 1,142 0,090 33,718 2,379 32,668
Sturzlenker 0,385 1,402 0,076 32,836 2,292 31,359

Fiir die dynamische Steifigkeit der Lager von Spur- und Sturzlenker liegt sowohl der RMSE
als auch der MAPE deutlich unter den Werten der Streuung innerhalb der Messungen eines
Lagertyps (vgl. Tabelle 3.7). Mit den gewéhlten phdnomenologischen Modellen mit bis zu
fiinf MW-Elementen werden die wesentlichen viskoelastischen GML-Eigenschaften sowie
der PAYNE-Effekt im betrachteten Frequenzbereich bis 100 Hz gut wiedergegeben. Die
Dampfungsarbeit und der Verlustwinkel, die beide die inneren Reibungseffekte des Lagers
beschreiben, zeigen eine deutlich groflere Abweichung zwischen Mess- und Simulationser-
gebnissen. Ursédchlich dafiir kann zum einen die hohere Sensitivitit der Hysterese-Eigen-
schaften vom zugrundeliegenden Messequipment und dem Messaufbau sein, denn schon
kleine Phasenverschiebungen zwischen Kraft- und Wegsignal haben einen deutlichen Ein-
fluss auf die Flache der Hysterese. Ein Vergleich von messdatenbasierten Verlustwinkel-
Verlaufen von Fahrwerklagern aus [151], [155] mit der mittleren Darstellung in Abbildung
3.20 und Abbildung 3.21 (rechts) bestitigt, dass der Verlustwinkel mit der Anregungsfre-
quenz steigt. Ein Einfluss der Anregungsamplitude wird nicht deutlich. Entgegen dieser
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Beobachtung zeigt das modellierte viskoelastische Ersatzmodell insgesamt eine Abhéngig-
keit von der Anregungsamplitude. Bestétigt wird dieses Verhalten ebenfalls von den phé-
nomenologischen GML-Modellen in [47], [151], [155]. In [47] wird fiir das viskoelastische
Modell eine durchschnittliche Abweichung des berechneten Verlustwinkels von den zug-
rundliegenden Messungen bis ca. 30 % angegeben. Diese Ergebnisse decken sich mit den
Ergebnissen aus Tabelle 3.9.

Zur Verdeutlichung der Abbildungsgiite der Modelle sind in Abbildung 3.26 und Abbildung
3.27 die Kraft-Verschiebungs-Verldufe bei quasistatischer Anregung von Messung und Si-
mulation der GML aus dem Spur- und Sturzlenker dargestellt. Ebenso zeigen die Abbildun-
gen den Verlauf der dynamischen Steifigkeit in Abhéngigkeit von Anregungsamplitude und
-frequenz. Insgesamt zeigen die Modelle eine gute Approximation der viskoelastischen
GML-Eigenschaften und werden in das MKS-Modell der Hinterachse integriert.
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Abbildung 3.26  Vergleich der berechneten radialen GML-Eigenschaften des Spurlen-
kerlagers bei: (a) quasistatischer Anregung und (b) dynamischer An-
regung (rechts)
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Abbildung 3.27  Vergleich der berechneten radialen GML-Eigenschaften des Sturzlen-
kerlagers bei: (a) quasistatischer Anregung und (b) dynamischer An-
regung
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3.3.3 Federungs- und Dampfungssysteme

Die Federungs- und Dampfersysteme der Vorder- und Hinterachse im Referenzfahrzeug
unterscheiden sich in ithrem Aufbau grundsétzlich, wie Abbildung 3.28 zeigt. An der Vor-
derachse ist ein Federbein mit koaxialer Anordnung von Schraubenfeder und Schwingungs-
dampfer verbaut. An der Hinterachse sind beide separat, wobei die Schraubenfeder in Fahrt-

richtung vor dem Radmittelpunkt und der Schwingungsdédmpfer dahinter angeordnet ist.
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Abbildung 3.28: CAD-Modelle der linken Radaufhdngungen der Vorderachse (a) und
Hinterachse (b) mit Explosionsansicht der beiden Federungs- und
Déampfersysteme vom Referenzfahrzeug [166]
In beiden Radauthédngungen ist die Aufbaufeder zwischen zwei Federauflageringen (Feder-
teller) aus Gummi gelagert. An der Vorderachse stiitzt sich die Schraubenfeder oben am
Domlager und unten am Kragen des Dampferrohrs ab. Die Aufbaufeder der Hinterachse ist
zwischen Karosserie und Radtriger gelagert. Die Gummi-Lagerung sorgt zum einen dafiir,
dass kein direkter Kontakt zwischen zwei metallischen Bauteilen entsteht und zum anderen
fiir eine zusatzliche Schwingungsisolierung. Die Federteller weisen durch Geometrie, Ein-
baulage und Materialeigenschaften des Gummimaterial im Allgemeinen nichtlineare Stei-
figkeitsverldufe auf.

Federungssysteme — Aufbaufedern mit Federtellern
An der Hinterachse kann das System mechanisch als eine Reihenschaltung aus oberem Fe-

derteller, Aufbaufeder und unterem Federteller verstanden werden. Ein mechanisches Er-
satzsystem ist in Abbildung 3.29 (a) dargestellt. Die Federteller werden jeweils mit einem
KV-Element mit nichtlinearer Federsteifigkeit und linearer Dampfungscharakteristik, die
Autfbaufeder als lineare Feder, abgebildet. Die Reaktionskraft der Federteller berechnet sich
mit Gleichung (3.18), die der Schraubenfeder fiir eine Verformung Azpg = Z,0 — Zmy mit

Fap = CApAZap.
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Die Massen, sowohl der Federteller als auch der Aufbaufeder miissen im Modell beriick-
sichtig werden. Dazu werden in ADAMS zwei Starrkorper und zwei Punktmassen verwen-
det. Die Masse der Aufbaufeder mpr wird in zwei Punktmassen aufgeteilt, welche in der
Mitte der Aufbaufeder positioniert sind. Je eine Punktmasse wird mittels Kugelgelenks an
einem Starrkorpermodell eines Federteller fixiert, sodass insgesamt

1
Mo = 5 Map + Mpro und my = S Map + mpry (3.41)
resultiert. Die Federteller werden, wie Abbildung 3.29 (a) zeigt, zwischen den KV-Elemen-
ten und der Aufbaufeder positioniert. Die Position der Federteller wird iiber Kinematik-

punkte festgelegt.
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Abbildung 3.29: (a) Mechanisches Ersatzmodell der Aufbaufeder mit Federtellern der
hinteren Radauthédngung und (b) Kraft-Verformungs-Kennlinien der
beiden Federteller der hinteren Radauthdngung

Die kinematische Kopplung der Federteller mit den angrenzenden Bauteilen wird durch

translatorische Gelenke realisiert, die ausschlieBlich Relativbewegungen entlang der Feder-

langsachse erlauben. Diese Randbedingung stellt die realitdtsnahe Kraftiibertragung im Ge-
samtsystem sicher.

Die Eigenschaften der Einzelkomponenten werden aus Messungen identifiziert. Dazu wer-

den die Kraft-Verformungs-Kennlinien von den drei Kombinationen

(1) Aufbaufeder,
(2) Aufbaufeder mit Federteller unten,
(3) Aufbaufeder mit Federteller oben

auf einem hydraulischen Priifstand, vergleichbar mit dem Priifstand zur Charakterisierung
der Gummimetalllager aus Abbildung 3.16, in Hauptwirkungsrichtung der Aufbaufeder

vermessen. Bei den Messungen wird, ausgehend vom unbelasteten Zustand, eine Verfor-
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mung aufgeprigt und die Reaktionskraft gemessen. Uber die gemessenen Kraft-Verfor-
mungs-Verldufe werden die Eigenschaften der Federteller extrahieren. Die resultierenden
nichtlinearen Kennlinien der Federteller sind in Abbildung 3.29 (b) dargestellt. Deutlich zu
erkennen ist die starke Progression der Kennlinien. Aufgrund der unterschiedlichen Dicke

der beiden Federteller ist der Steifigkeitsverlauf verschieden.

Zur Abbildung der nichtlinearen Kennlinien wird in ADAMS das Interpolationsverfahren
nach AKIMA eingesetzt, welches zwischen den experimentell bestimmten Datenpunkten
eine kontinuierliche und differenzierbare Funktion erzeugt. Diese Methodik gewéhrleistet
eine physikalisch sinnvolle Kraftentwicklung {iber den gesamten Arbeitsbereich der Ele-
mente.

Im Modell der Vorderachse ist die Modellierung der Aufbaufeder analog als Schraubenfe-
der mit linearer Steifigkeit umgesetzt. Eine detaillierte Modellierung der beiden Federteller
erfolgt nicht.

Dampfungssysteme — Schwingungsdampfer mit Zusatzfeder und
Zugbegrenzung
Die Dampfungssysteme heutiger Pkw sind ein Zusammenschluss mehrerer Komponenten

[12]. Die Schwingungsdédmpfer (StoBddmpfer) werden, wie in Abbildung 3.28 gezeigt, am
oberen Ende iiber ein Dampferkopflager an der Karosserie befestigt. Unten wird der Stof3-
ddmpfer entweder tiber ein Gummimetalllager an den Radtrdger (Hinterachse) oder einen
Fahrwerklenker (Vorderachse) befestigt. Dariiber hinaus werden vermehrt Zusatzfedern
zum einen zur Begrenzung des Federwegs und zum anderen zur Realisierung einer progres-
siven Gesamtfederrate verbaut. Zur Begrenzung der Ausfederung werden im StoBdampfer
Zuganschliage genutzt, die den Ausfederweg eines Rads begrenzen und in der Regel inner-
halb des Dampferrohrs an der Kolbenstange des Schwingungsdampfers angebracht sind.

Schwingungsdiampfer

Die Hauptaufgabe des Schwingungsdampfers besteht in der Dampfung von Aufbaubewe-
gungen, die aus der Fahrdynamik und den Fahrbahnanregungen resultieren. Hierbei ergibt
sich ein Zielkonflikt zwischen Fahrsicherheit und Fahrkomfort, da zur Reduzierung von
Radlastschwankungen eine hohe Ddmpfung erforderlich ist, wéhrend eine gute Aufbauiso-
lation eine niedrige Dampfung erfordert. [12], [70]

Zur Integration der Schwingungsdampfer im Fahrzeugmodell reicht ein lineares Modell mit
konstanten Dampfungskonstanten fiir Zug- und Druckstufe nicht aus, um das reale Verhal-
ten der StoBddmpfer hinreichend genau abzubilden [108]. Daher werden Stoddmpfer in
der MKS-Simulation typischerweise als nichtlineare Kraft-Geschwindigkeits-Kennlinien
modelliert. Dieser Ansatz hat sich bewidhrt und liefert eine hohe Abbildungsgiite fiir nor-
male Fahrsimulationen [108], wie sie bei der adressierten Analyse angestrebt werden. Die
Basis dieser Modelle ist die standardisierte VDA-Kennlinie [167]. Zur Identifikation der
Kennlinie wird der Schwingungsdimpfer harmonisch mit konstanter Amplitude $g =
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25 mm und Frequenzen fg bis 6,67 Hz angeregt, um das Spektrum realer Betriebsbedin-
gungen abzubilden [168]. Die Anregungen fiir den VDA-Test sind in Tabelle 3.10 aufge-
fiihrt. Die Angabe in Umdrehungen pro Minute ist historischer Natur, da die Anregung ur-
spriinglich iiber einen drehzahlgeregelten Elektromotor erfolge [167], [168]. Die resultie-
renden Kraft-Geschwindigkeits-Kennlinien zeigen typischerweise einen asymmetrischen
und nichtlinearen Verlauf entsprechend der unterschiedlichen Eigenschaften bei Zug- und
Druckbelastung des StoBddmpfers. Die von den Kurven eingeschlossene Flache ist, genau
wie bei den Gummimetalllagern, die bei der Bewegung verrichtete Arbeit Wy, weshalb die

Darstellung auch héufig als Arbeitsdiagramm bezeichnet wird.

Tabelle 3.10: Anregung fiir die Ermittlung der Dampferkennlinien nach VDA [168]

Drehzahl ng  U/min 12 25 50 100 200 400
Frequenz fe Hz 0,20 0,42 0,83 1,67 3,44 6,67
Amplitude S Mm 25 25 25 25 25 25

Geschwindigkeit Vg m/s 0,03 0,07 0,13 0,26 0,52 1,05

Das betrachtete Referenzfahrzeug ist mit Zweirohrdampfer mit Gasfiillung sowohl an der
Vorder- als auch an der Hinterachse ausgeriistet. Diese Stolddmpferbauform stellt einen

guten Kompromiss zwischen Komfort, Bauraum und Kosten dar [12].

Die Kennlinien der Schwingungsddmpfer von Vorder- und Hinterachse wurden auf dem
hydraulischen Priiffeld am LDM ermittelt. Der Priifaufbau ist in Abbildung 3.30 dargestellt
und entspricht grundsitzlich dem Priifstand zur Charakterisierung der Gummimetalllager
sowie zur Vermessung der Aufbaufedern und Federteller.
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Abbildung 3.30: Priifaufbau zur Ermittlung von Dampferkennlinien nach VDA

Bei den experimentellen Untersuchungen wird die Dampferkolbenstange fest mit einem
massiven Aufspannwinkel verbunden. Das Dampferrohr wird mittels einer U-formigen
Montagevorrichtung (Gabel) verschraubt. Beim hinteren Schwingungsddmpfer wird das
Gummimetalllager zuvor durch ein zylinderférmiges Aluminiumbauteil ersetzt, um eine
Beeinflussung der Messergebnisse durch die viskoelastischen Eigenschaften der Lagerung
auszuschlieBen. Aufgrund des grofBeren Verfahrweges der Dampferkolbenstange im Ver-
gleich zur Verformung der Gummimetalllager wurde bei der Ermittlung der Dampferkenn-
linien ein Tauchankergeber zur Messung der Verschiebung eingesetzt. Die Reaktionskraft
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bei Zug- und Druckbelastung wurde mit dem in Kapitel 3.3.2 beschriebenen Kraftaufneh-
mer erfasst. Das Messequipment zur Aufzeichnung und Auswertung der Messdaten ent-
spricht der Aufstellung in Tabelle 3.6.

Abbildung 3.31 und Abbildung 3.32 zeigen jeweils die gemessenen Kraft-Verschiebungs-
Kurven (a), sowie die nach VDA abgeleiteten Kraft-Geschwindigkeits-Kennlinien (b). Zur
Ableitung der Kennlinien werden nach [168] die Messwerte in einem Fenster von 5 % der
Anregungsamplitude §g um sg = 0 gemittelt und den jeweiligen Geschwindigkeiten vg zu-

geordnet.
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Abbildung 3.31: (a) Kraft-Verschiebungs-Kurven und (b) abgeleitete Kraft-Geschwin-
digkeits-Kennlinie nach VDA des Zweirohrddmpfers der hinteren
Radaufhidngung

In beiden Abbildungen sind Asymmetrien in den Kraft-Verschiebungs-Kennlinien erkenn-
bar. Diese konnen nach [169] auf Kavitationseffekte im Zweirohrddmpfer zuriickzufiihren
sein, die aus der waagerechten Positionierung der Dampfer bei der Messung resultieren.
Trotz dieser Effekte werden die Dampferkrifte Fp an den Auswertestellen nur wenig be-
einflusst, sodass die aufgenommenen Messdaten zur Ableitung der Kraft-Geschwindig-

keits-Kennlinien verwendet werden.

Die Integration der Schwingungsddmpfer-Eigenschaften in die beiden Achsmodelle in
ADAMS erfolgt durch eine Reduktion auf die funktionswesentlichen Komponenten. Die
strukturmechanische Représentation umfasst dabei das Dadmpferrohr sowie die Kolben-
stange mit integriertem Arbeitskolben, welche jeweils als Starrkorper-Zylinder abgebildet
werden. Denn bei der MKS-Modellierung ist zu beachten, dass die Ddmpfermasse auf ka-
rosserie- und radseitigen Anteil aufgeteilt werden sollte, wobei der radseitige Anteil zur
ungefederten Masse gehort [108]. Die Massenverteilung der Ddmpfersysteme beriicksich-
tigt neben den strukturellen Komponenten auch das im System befindliche Ddmpferfluid,
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welches als zusitzliche Masse dem Dampferrohr zugeordnet wird. Diese vereinfachte Mas-
senzuordnung gewéhrleistet eine realitdtsnahe Abbildung der Tragheitseigenschaften des

Achssystems in der Simulation.
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Abbildung 3.32: (a) Kraft-Verschiebungs-Kurven und (b) abgeleitete Kraft-Geschwin-
digkeits-Kennlinien nach VDA des Zweirohrdampfers der vorderen
Radaufhéngung
Die Anbindung der Dampfersysteme an die umgebenden Strukturen wird an der Hinter-
achse liber Gummimetalllager realisiert. Das untere Dampferrohr ist mit dem Radtriager
verbunden, wihrend die Kolbenstange iiber ein Dampferkopflager an der Aufbaustruktur
befestigt ist. Die Gummimetalllager werden im Modell, entsprechend der in Kapitel 3.3.2
beschriebenen Modellierung, durch allgemeine Kraftelemente abgebildet. An der Vorder-
achse werden ideale Gelenke zur Kopplung mit dem Fahrzeugaufbau und dem unteren
Traglenker genutzt.

Zusatzfedern und Zugbegrenzungen
Die Dampfersysteme der vorderen und hinteren Radauthdngung umfassen, neben den bis-

her beschriebenen Komponenten, auch je eine Elastomer-Zusatzfeder und einen Zugan-
schlag. Die Zusatzfedern sind in Abbildung 3.28 dargestellt und sind in beiden Systemen
konzentrisch zur Kolbenstange positioniert und am oberen Befestigungspunkt des Schwin-
gungsddmpfers fixiert. Die Eigenschaften der Zusatzfeder werden in ADAMS mit einem
etabliertes Modellierungskonzept aus [64] abgebildet. Die Reaktionskraft wirkt entlang der
Dampferldngsachse, zwischen dem oberen Anbindungspunkt des StoBddmpfers an der Ka-
rosserie und der Oberseite des Ddmpferrohrs. Der progressive Verlauf der Steifigkeit wird
in ADAMS als nichtlineare Kraft-Verschiebungs-Kennlinie abgebildet. Die Modellintegra-
tion erfolgt mit einem eindimensionalen Kraftelement (Single-Component Force). Durch
Interpolation nach AKIMA, zwischen den experimentell bestimmten Datenpunkten, wird
im Kraftelement in ADAMS eine kontinuierliche Funktion Fyp(x) erzeugt. Die initiale

Kontaktposition sowie die Kennlinie werden, ausgehend von einer Basis-Konfiguration,
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iterativ liber einen Vergleich von gemessener und berechneter Steifigkeit der beiden Rad-

authdngungen bestimmt.

Zur Vermeidung numerischer Instabilititen beim Kontakt zwischen Zusatzfeder und
Dampferrohr wird in ADAMS eine STEP-Funktion, als kubische Approximation der
HEAVISIDE-Funktion, anstelle einer Fallunterscheidung mit der IF-Funktion umgesetzt
[64]. Diese gewihrleistet einen stetigen Kraftaufbau im initialen Kontaktbereich und ver-
hindert diskontinuierliche Lastwechsel, die bei bindren Schaltfunktionen auftreten wiirden.

Die Zugbegrenzungen befinden sich innerhalb der Schwingungsddmpfer und sind daher in
der Abbildung nicht zu sehen. Die Modellierung in ADAMS entspricht grundsétzlich der
der Zusatzfeder, wobei die Kraft-Verformungs-Kennlinie einen deutlich progressiveren
Verlauf bei geringer Verformung aufweist. Ein Zuganschlag ist fiir Fahrsimulationen in der
Regel nicht notwendig, da er ausschlieBlich in Grenzsituationen, bei denen die Radauthén-
gung vollstindig ausfedert, wirkt. Dennoch kann eine derartige Begrenzung des Federwe-
ges, zum Beispiel in der Einschwingphase eines Modells, zur numerischen Stabilitdt des
Gesamtmodells beitragen. Deswegen werden in beiden Achsmodellen Zuganschlédge inte-
griert und die Eingriffspunkte in Abhdngigkeit der Federbewegung iiber einen Vergleich

von Mess- und Simulationsergebnissen iterativ bestimmt.

Stabilisatorsysteme
Stabilisatoren sind in ithrer Grundform U-formig gebogene Voll- oder Rohrstdbe, die im

Fahrzeug als Drehstabfedern verwendet werden. Die geometrische Gestaltung richtet sich
nach dem zur Verfiigung stehenden Bauraum [170]. Der Stabilisator ermdglicht die gezielte
Beeinflussung der Wank-Federsteifigkeit, ohne dabei die Vertikalfedercharakteristik zu dn-
dern. Die kinematische Anbindung erfolgt zwischen Radaufhidngung und Achstriger. Bei
gegensinniger Federbewegung (Wanken) der beiden Réder einer Achse erfahrt der Stabili-
sator eine Torsionsbelastung, wodurch ein der Aufbauneigung entgegenwirkendes Riick-
stellmoment um die Fahrzeuglidngsachse resultiert. Bei gleichsinniger Vertikalbewegung
beider Rader (Hubbewegung) bleibt der Stabilisator nahezu kraftfrei. [12], [48], [68]

Im Referenzfahrzeug ist der Stabilisatorriicken quer zur Fahrzeugldangsachse ausgerichtet
und in beiden Achssystemen iiber zwei Schulterlager aus Gummi mit dem Achstrdger ver-
bunden. Die zwei Stabilisatorschenkel sind in Fahrzeuglédngsrichtung orientiert und iiber
zwei Zweipunkt-Lenker (Pendelstiitzen) mit der Radauthiangung gekoppelt. Die kinemati-
sche Anbindung tiber Pendelstiitzen mit idealen Gelenken an der Vorderachse und Gummi-
metalllager an der Hinterachse ermoglicht eine definierte Kraftiibertragung zwischen Sta-
bilisator und Radfiihrungselementen.

Bei der Modellierung eines Stabilisators in der MKS werden, je nach Simulationsziel, ver-
schiedene Ansitze zur Abbildung der Stabilisator-Eigenschaften gewdhlt. Im einfachsten
Fall wird die Torsionssteifigkeit des Stabilisators als Torsionsfeder zwischen zwei masse-
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behafteten oder masselosen Starrkorpern in der longitudinalen Fahrzeugmittelebene abge-
bildet [65]. Verformungen des Stabilisators bleiben dabei unberiicksichtigt. Eine weitere
Moglichkeit ist die Integration als flexibler Korper, wie sie hier angewandt wird (vgl. Ka-
pitel 3.3.1). Mit dem flexiblen Strukturkérpermodell sind sowohl die linearen Federeigen-
schaften als auch die Geometrie und Massenverteilung im Modell integriert [12]. Diese
Herangehensweise ermdglicht eine detaillierte Abbildung der elastischen Verformungen
des Stabilisators unter Torsionsbelastung.

Zur Integration in die Achsmodelle wird die Geometrie des hinteren Stabilisators, wie in
Kapitel 3.3.1 beschrieben, in SOLIDWORKS nachkonstruiert. Die Geometrie des vorderen
Stabilisators liegt als 3D-Scan von A2macl vor. Beide Stabilisatoren sind werksseitig als
Rohrstabilisator ausgefiihrt und werden mit einer Wandstiarke von 3 mm modelliert. An-
schlieBend werden die Modelle nach ADAMS importiert, mit ADAMS/Flex vernetzt und
nach CRAIG-BAMPTON reduziert. Bei der Erstellung der flexiblen Korper in ADAMS
werden bei jedem Stabilisator vier Interface-Knoten mit der RBE3-Methode definiert, je
zwei fiir die Schulterlager und zwei fiir die Kopplung mit den Pendelstiitzen. In Abbildung
3.33 sind die Eigenschaften der beiden Stabilisatormodelle zusammengefasst sowie die
erste Eigenform dargestellt. Die Frequenzen der ersten Mode beider Stabilisatoren liegen
in einem dhnlichen Bereich, und auch die Anzahl der im Gesamtmodell beriicksichtigten
Moden ist mit 19 identisch. Einzig die Anzahl der verwendeten Knoten und Flachen des
FE-Netzes unterscheidet sich. Aufgrund der in Kapitel 3.3.1 beschriebenen Oberflachen-
struktur des CAD-Modells vom Vorderachs-Stabilisator, musste eine deutlich kleine Netz-
groBe gewihlt werden.

Vorderachse - Mode 1
f=28558 Hz Interface-Konten: 4

Anbindungsmethode: RBE3
Knoten: 12204

Flachen: 169916

Moden < fe: 19

Hinterachse Mode 1
f=180,75 Hz Interface-Konten: 4
Anbindungsmethode: RBE3

\,% E SFJ ' Knoten: 6071
: ' = Flachen: 10993

Moden < fe: 19

Abbildung 3.33: Eigenschaften und erste Eigenform der beiden Stabilisatormodelle der
Vorder- und Hinterachse in ADAMS

Die Schulterlager werden an Vorder- und Hinterachse durch allgemeine Kraftelemente mit
je sechs Freiheitsgraden realisiert. Die Eigenschaften der Schulterlager an der Hinterachse
werden mit KV-Modellen (vgl. Kapitel 3.3.2) mit nichtlinearer Steifigkeit und linearer
Déampfung mit Gleichung (3.18) abgebildet. Die Pendelstiitzen an beiden Achsen sind aus
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Kunststoff gefertigt und werden nur an der Hinterachse als flexible Koérper modelliert. In
allen Pendelstiitzen sind zylinderformige Gummimetalllager zur Kopplung mit dem Roh-
stabilisator und mit den Radfiihrungselementen verbaut. Diese werden, genau wie die
Schulterlager, in ADAMS mit allgemeinen Kraftelementen mit je sechs Freiheitsgraden und
KV-Modellen mit nichtlinearer Federcharakteristik und linearen Ddmpfungseigenschaften

modelliert.

3.3.4 Lenksystem

Zur Vorgabe der Lenkbewegungen im Referenzfahrzeugmodell wird die Vorderachse um
ein Starrkorper-Modell der Lenkung erweitert. Die priméire Funktion der Lenkung besteht
in der kinematischen Wandlung des Lenkradwinkels in die Radlenkwinkel. Diese Transfor-
mation erfolgt im realen System tiber ein Lenkgetriebe, welches beispielsweise eine Zahn-
stangenverschiebung als Ausgangsgroe generiert [108]. Der Lenkradwinkel wird in der

Simulation als zeitabhéngige Funktion oder als konstanter Winkel vorgegeben.

Die Modellierung in ADAMS wird entsprechend der in [64] beschriebenen Vorgehens-
weise umgesetzt. Es wird, wie in Abbildung 3.34 dargestellt, die Lenksdule aus drei Starr-
korperzylindern zusammengesetzt, die jeweils liber Gleichlaufgelenke (constant velocity
Jjoint) gekoppelt sind.

Radtrager

Lenksédule

Zahnstange
R sgf--. Gehiduse

Kardangelenk— "

Translationsgelenk = P ™

~

Kardangelenk

Kopplung

Abbildung 3.34: MKS-Modell des Lenksystems vom Referenzfahrzeug inkl. Radtra-
geranbindung in ADAMS

Die Lenksdule wird iiber ein Scharniergelenk mit dem Fahrzeugaufbau gekoppelt, wohin-
gegen das Gehduse des Lenksystems mit dem Achstrdger verbunden ist. Die Zahnstange
wird liber ein Translationsgelenk mit dem Gehduse verbunden und {iber Kardangelenke mit
den Spurstangen gekoppelt. Die Translation der Zahnstange wird mit der Rotation der Lenk-
siule durch ein Kopplungselement verkniipft. Das Kopplungselement definiert das Uber-

setzungsverhaltnis.
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3.3.5 Seitenwellen und Achsdifferenzial

Das Referenzfahrzeug verfiigt iiber einen Allradantrieb, bei dem die Antriebsmomente des
Motors tiber Getriebe und Achsdifferenziale auf Vorder- und Hinterachse verteilt werden.
Im Gegensatz dazu wird, entsprechend der fokussierten Modellierung quasistatischer und
dynamischer Effekte in der Hinterachse, im MKS-Fahrzeugmodell der Antrieb ausschlief3-
lich iiber die Hinterachse realisiert. Auf diese Weise wird der Einfluss der drehmomentbe-
lasteten Gelenkwelle auf die Spur- und Sturzwinkeldnderung (vgl. [47]) im Modell der Hin-

terachse beriicksichtigt.

Die Gelenkwellen iibertragen das Antriebsmoment zwischen Achsdifferenzial und Radnabe
mittels Gleichlaufgelenken (homokinetische Gelenke). Die Kraftiibertragung erfolgt tiber
Kugeln, deren Kontaktbahnen so ausgelegt sind, dass trotz Beugewinkeln bis zu 50 © und
axialen Langenausgleichen bis zu 50 mm keine Drehzahl- oder Momentdifferenzen zwi-
schen An- und Abtriebsseite auftreten [12], [48]. In ADAMS wird diese homokinetische
Eigenschaft durch constant velocity joints zwischen Radnabe und Seitenwelle sowie zwi-
schen Differenzialausgangswelle und Seitenwelle abgebildet. Nach [12] sind radseitige Ge-
lenke als feste Gelenke ohne axialen Langenausgleich ausgefiihrt, wihrend differenzialsei-
tige Gelenke den erforderlichen Lingenausgleich bei Ein- und Ausfedervorgéngen ermog-
lichen. Zur Abbildung dieser Kinematik wird in ADAMS ein Starrkdrpermodell des Gleich-
laufgelenks verwendet, wobei die Verbindung zwischen Differenzialausgangswelle und
Gleichlaufgelenk durch ein Schubgelenk realisiert wird.

Der Antriebsstrang mit Achsdifferenzial wird im MKS-Modell vereinfacht als masselose,
torsionssteife Antricbswelle modelliert, die iiber ein Kopplungselement (Getriebe mit Uber-
setzung 1:1 und Freilauf) mit den Differenzialausgangswellen verbunden ist. Das Starrkor-
permodell des differenzialseitigen Gleichlaufgelenks ist iiber ein Scharniergelenk mit dem
Achstrager gekoppelt, wobei ausschlieBlich die Rotation um die Gelenkachse freigegeben
ist. Die Radnabe ist mittels eines Scharniergelenks im Radmittelpunkt am Radlager befes-
tigt, um die Radrotation zu ermdglichen. Masse und Tragheitsmomente der Seitenwelle
werden aus einem CAD-Modell ermittelt und dem Starrkorpermodell zugeordnet. Samtli-
che Komponenten werden als homogene Starrkdrper mit idealen Gelenkverbindungen mo-
delliert.

Die Fahrgeschwindigkeit wird als Drehzahl oder Antriebsmoment an der Antriebswelle
vorgegeben. Dieser Modellansatz gewihrleistet eine realitdtsnahe Einleitung der An-
triecbsmomente und ermdglicht unterschiedliche Raddrehzahlen, wie sie beispielsweise bei
Kurvenfahrten auftreten.
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3.4 Validierung der Achsmodelle

Im Kapitel 3.3 wurde die Erweiterung des kinematischen Vorder- und Hinterachsmodells
erldutert. Im Modell der Hinterachse wurden die elastischen und dynamischen Eigenschaf-
ten der Strukturkomponenten sowie die viskoelastischen Eigenschaften der Lagerungsele-
mente integriert. Durch diese Integration von Verformungsetfekten wird eine deutliche Ver-
besserung der Abbildungsleistung hinsichtlich der Radstellungsdnderungen bei paralleler,
gleichsinniger Federbewegung erwartet. Durch die zusétzlichen Elastizitdten im Modell
konnen dariiber hinaus die Radstellungsédnderungen bei wirkenden Langs- oder Querkraften

im Radaufstandspunkt analysiert werden.

Zur Validierung der kinematischen und elastokinematischen Eigenschaften der beiden
Achsmodelle stehen verschiedene Messdatensédtze zur Verfligung. Zum einen K&C-Mes-
sungen vom Referenzfahrzeug, durchgefiihrt auf einem Gesamtfahrzeug-Priifstand [125]
und zum anderen K&C-Messungen der linken hinteren Radaufhidngung, durchgefiihrt auf
dem in [58] beschriebenen Halbachspriifstand (vgl. Abbildung 2.2).

Es wird, wie in Kapitel 3.2, ein direkter Vergleich von Mess- und Simulationsergebnissen
angestrebt. Beide Achsmodelle wurden bereits um einen einfachen Priifstand zur Erregung
in vertikaler Fahrzeugrichtung erweitert. Das Priifstandsmodell der Hinterachse wird zur
realitdtsnahen Abbildung der experimentellen Randbedingungen erweitert. Explizit werden
zwei verschiedene Modelle genutzt. Eines filir die Kraftanregung in horizontaler Richtung
und eines fiir die Weganregung in vertikaler Fahrzeugrichtung zur Simulation der Federbe-
wegung. Der Hilfskorper, der in den Achsmodellen den Fahrzeugautbau repriasentiert, wird
fiir die K&C-Analysen {iber eine starre Verbindung mit der allgemeinen Umgebung gekop-
pelt. Dartliber hinaus wird sichergestellt, dass auch auf der Fahrzeugseite alle Randbedin-
gungen, wie beispielsweise der initiale Einfederungszustand und die initialen Radstellungs-
winkel, die bei der experimentellen Analyse des Fahrzeugs vorlagen, in beiden Achsmodel-
len abgebildet werden. Dazu wird vor jeder Simulation der K&C-Lastfille eine mit MAT-
LAB umgesetzte Initialisierung des Modells vorgenommen. In dieser Initialisierungsphase
werden die Vorspannung der Aufbaufedern, die initialen Radstellungswinkel sowie der ini-
tiale Einfederungszustand des Modells an die Rahmenbedingungen der experimentellen
Analysen angepasst. Weiterfithrende Details zur numerischen Umsetzung und Implemen-
tierung liefern Kapitel 4.1 und [171].

Zur Bewertung der Abbildungsleistung der MKS-Achsmodelle hinsichtlich der kinemati-
schen und elastokinematischen Achseigenschaften des Referenzfahrzeugs werden die Ré-
der im Radaufstandspunkt jeweils isoliert in x,-, V- und z,-Richtung angeregt und die An-
derungen der Radstellung sowie die Verschiebungen des Radmittelpunktes vom realen Sys-
tem und den Modellen verglichen. Insgesamt werden elf Messkurven beriicksichtigt, die in
Tabelle 3.11 aufgefiihrt sind. Aufgrund nicht modellierter Elastizitidten im Modell der Vor-
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derachse bildet das Modell keine Radstellungsédnderungen oder Radbewegungen bei Erre-
gung in horizontaler Richtung ab, sodass hier ausschlieflich die Radstellungsdnderungen
bei Federbewegung betrachtet werden.

Tabelle 3.11: Zur Validierung des MKS-Hinterachsmodells beriicksichtigte Messkurven
des Referenzfahrzeugs

Messgrife Anregungsrichtung

Zy W Xy
Spurwinkel 9 4 v v
Sturzwinkel y 4 4 v
Verschiebung Radmittelpunkt in x-Richtung 4 x v
Verschiebung Radmittelpunkt in y-Richtung 4 4 X
Radlast F, v X X

Validierung des viskoelastischen Hinterachsmodells

Wie bereits in Kapitel 3.3.2 erldutert ist die Reaktionskraft von MW-Elementen bei quasi-
statischer Anregung gleich null. Zugunsten der Berechnungszeit werden daher die MW-
Elemente bei den modellbasierten K&C-Tests deaktiviert. Bei den angestrebten Analysen
der Wechselwirkungen und Optimierungspotenziale elastokinematischer Achseigenschaf-
ten hinsichtlich des Reifenverschleifles werden primér die Radstellungsdnderungen betrach-
tet. Infolgedessen liegt auch nachfolgend der Fokus auf den Spur- und Sturzwinkelédnderun-

gen infolge von Federbewegung oder am Rad aufgepriagten Kréften.

Das MKS-Modell der Hinterachse ist aus validierten Komponentenmodellen zusammenge-
setzt, deren Eigenschaften ebenfalls auf Messdaten von Einzelkomponenten beruhen. Ab-
bildung 3.35 und Abbildung 3.36 zeigen einen ersten Vergleich zwischen gemessenen Ver-
laufen und Simulationsergebnissen des kinematischen Hinterachsmodells aus Kapitel 3.2.1
(vgl. Abbildung 3.5) sowie des um elastische Verformungseffekte erweiterten viskoelasti-
schen Modells der Hinterachse. Alle Graphen in beiden Abbildungen zeigen jeweils die um
die initialen Winkel bereinigte Spur- und Sturzwinkeldnderung der linken Radauthéngung,
ausgehend von der im Priiffeld definierten Ruhelage. Die Radstellungsédnderungen der rech-
ten Radauthdngung sind aufgrund der konsequent modellierten Symmetrie zur Fahrzeug-
langsmittelebene identisch. Aufgrund fehlender Elastizitidten resultieren beim kinemati-
schen Modell keine Radstellungsédnderungen infolge dulerer Kréfte in Langs- oder Quer-
richtung am Rad, sodass in Abbildung 3.35 (b) und (c) sowie Abbildung 3.36 (b) und (c)
keine Simulationsergebnisse des kinematischen Modells dargestellt sind. Wie erwartet wird
durch die Integration der Elastizititen in das MKS-Modell eine deutliche Annéherung zwi-
schen Mess- und Simulationsergebnissen, insbesondere bei der Spurwinkeldnderung in-
folge Federbewegung (Abbildung 3.35 (a)), erzielt. Dariiber hinaus zeigen die Simulations-
ergebnisse des viskoelastischen Modells bereits initial eine gute Ubereinstimmung mit den
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gemessenen Spur- und Sturzwinkeldnderungen bei Anregung des Gesamtfahrzeugs mit

Querkraft Fy bzw. Lingskraft F, am Radaufstandspunkt.

4
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Abbildung 3.35:  Vergleich zwischen Mess- und Simulationsergebnissen des viskoelas-
tischen Hinterachsmodells (Simyg) und kinematischen Hinterachsmo-
dell (Simgjy) fiir die Sturzwinkeldnderung bei quasistatischer Anre-
gung: (a) durch vertikale Radmittelpunktverschiebung zgy, (b) durch
Querkraft F,, und (¢) durch Léangskraft F,; Messdaten aus [125]
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Abbildung 3.36: Vergleich zwischen Mess- und Simulationsergebnissen des viskoelas-
tischen Hinterachsmodells (Simyg) und kinematischen Hinterachsmo-
dell (Simgjy) fiir die Sturzwinkeldnderung bei quasistatischer Anre-
gung: (a) durch vertikale Radmittelpunktverschiebung zg\,, (b) durch
Querkraft F,, und (c) durch Léangskraft F,; Messdaten aus [125]

Die Unterschiede zwischen Mess- und Simulationsergebnissen in Abbildung 3.35 und Ab-
bildung 3.36 resultieren aus dem komponenten- und modulbasierten Modellierungsansatz
und lassen sich unter anderem auf systematische und stochastische Messungenauigkeiten
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sowie fertigungsbedingte Streuungen der Bauteileigenschaften zuriickfiihren. Beispiels-
weise wurden die den Komponentenmodellen zugrunde liegenden Eigenschaften der Gum-
mimetalllager gemittelt, und es wurden neue Lager vermessen, deren Eigenschaften sich
von den bereits im Referenzfahrzeug verbauten Gummimetalllagern unterscheiden konnen.
Zudem wurden Lagersteifigkeiten in Nebenrichtung teilweise von dhnlichen Lagern iiber-
tragen. Daher wird eine abschliefende Kalibrierung des Hinterachsmodells durchgefiihrt,
um eine noch bessere Ubereinstimmung der Modelleigenschaften mit den gemessenen Ei-
genschaften des Referenzfahrzeugs zu erzielen.

Kalibrierung des viskoelastischen Hinterachsmodells
Der Kalibrierungsprozess ist als numerische Optimierung geméfl Gleichung (3.31) in

MATLAB umgesetzt. Die Auswahl der Modellparameter, die als Optimierungsparameter
beriicksichtigt werden, basiert auf den Ergebnissen einer Einflussanalyse, bei der alle para-
metrisierten Modelleigenschaften hinsichtlich ihres, moglichst isolierten, Einflusses auf die
in Tabelle 3.11 aufgefiihrten Messkurven bewertet werden. Weitere Erlduterungen dazu
folgen in Kapitel 4.1. Die Einflussanalyse und die Auswahlmethodik wurden in [163] erar-
beitet und werden dort ausfiihrlich beschrieben. Fiir die Kalibrierung werden insgesamt 20
Optimierungsparameter py, ; verwendet, bestehend aus Positionen von Kinematikpunkten,
Grundsteifigkeiten von Gummimetalllagern, Orientierungen von Gummimetalllagern be-
ziiglich der Radfiihrungselemente sowie der Steifigkeiten von Aufbau- und Zusatzfedern.
Als Metrik zur Bewertung der Abweichung einzelner Messkurven, beispielsweise 9(zgm),
wird der auf den Maximalwert der Messergebnisse normierte RMSE

RMSE 1 |1y
nRMSE = - j—z i = 9,2 (3.42)
i=1

ymax ymax n

genutzt. Als y; gehen die Messdaten und als J; die Simulationsergebnisse in die Berechnung
ein. Das n bezeichnet die Anzahl der Datenpunkte der jeweiligen Messung bzw. Simulation.
Der nRMSE ist dimensionslos und ermoglicht den Vergleich von Abweichungen bei unter-
schiedlichen Messgrof3en (z. B. Spur- und Sturzwinkel). Die Wahl dieser Metrik basiert auf
einer umfassenden Analyse und Bewertung verschiedener Metriken hinsichtlich ihrer Aus-
sagefdhigkeit und Sensitivitét bei der Kalibrierung und Validierung von MKS-Achsmodel-
len. Die Analysen sind in [163] beschrieben.

Wird eine in Tabelle 3.11 beriicksichtigte Messkurve als M; bezeichnet und die Gesamtzahl
dieser Kombinationen als N, lautet die gesamte Zielfunktion fi;,, die bei der numerischen
Optimierung minimiert wird:

N

fua (BHA) = z nRMSE(M;). (3.43)

j=1
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Konkret wurden N = 11 Messkurven in der Zielfunktion (3.43) verwendet. Die Optimie-
rung erfolgte in MATLAB mit dem Algorithmus surrogateopt und reduzierte den Ziel-
funktionswert von 2,10 auf 0,85 (Reduktion um 59,8 %). Einen abschlieBenden Vergleich
von Mess- und Simulationsergebnissen zeigen Abbildung 3.37 und Abbildung 3.38.
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Abbildung 3.37: Vergleich zwischen Mess- und Simulationsergebnissen des kalibrier-

ten Hinterachsmodells fiir die Spurwinkeldnderung bei quasistatischer
Anregung: (a) durch vertikale Radmittelpunktverschiebung zpy;, (b)
durch Querkraft F, und (¢) durch Langskraft F; Messdaten aus [125]
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Abbildung 3.38:

Vergleich zwischen Mess- und Simulationsergebnissen des kalibrier-
ten Hinterachsmodells fiir die Sturzwinkeldnderung bei quasistati-
scher Anregung: (a) durch vertikale Radmittelpunktverschiebung
Zgm, (b) durch Querkraft £, und (c) durch Léngskraft Fy; Messdaten

aus [125]

Die drei Graphen in Abbildung 3.37 zeigen eine gute Ubereinstimmung der Spurwinkeléin-
derung sowohl bei vertikaler Verschiebung des Radmittelpunktes zgy als auch unter Ein-
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wirkung der Krifte F,, und F,. Im Vergleich zu den in Abbildung 3.35 (b) und (c) darge-

stellten Spurwinkelverldufen wird eine deutliche Verbesserung der Abbildungsleistung er-
sichtlich.

Die Sturzwinkeldanderung unter Querkraft F, am Radaufstandspunkt (Abbildung 3.38 (b))
ist insgesamt groBer als die Anderung des Spurwinkels, was sich iiber den Kraftangriffs-
punkt und den damit verbundenen Hebelarm des Radradius erkldren l4sst. Bei Langskraft F,
ist der Hebelarm klein und die Anderung des Sturzwinkels entsprechend gering (Abbildung
3.38 (¢)). Insgesamt liegen durch die Kalibrierung auch die Sturzwinkeldnderungen néher
an den realen Messergebnissen, wenngleich die Sturzwinkeldnderung deutlich robuster ge-
geniiber kleinen Anderungen der Modellparameter ist. Der Sturzwinkelverlauf bei Lings-
kraft F, zeigt fir kleine Winkel bei positiver Kraft einen nichtlinearen Verlauf, der vom
Modell nicht exakt abgebildet wird. Insgesamt zeigt das Hinterachsmodell eine fiir die an-
gestrebten Untersuchungen hinreichend gute Abbildungsleistung der elastokinematischen

Eigenschaften.

Das kalibrierte und validierte Hinterachsmodell des Referenzfahrzeugs sowie eine Uber-
sicht der im Modell enthaltenen Komponenten sind in Abbildung 3.39 dargestellt. Das Mo-
dell setzt sich aus einer Vielzahl unterschiedlicher Komponenten zusammen, die jeweils
angepasst an ihre funktionalen Eigenschaften im Submodell Hinterachse gewahlt sind.

32 Starrkorper
11 flexible Korper
30 GML-Modelle mit je 6 FHG
12 uniaxiale Kraftelemente
4 Punktmassen
40 ideale Gelenke
=2 fokHa = 266

Abbildung 3.39: Finales MKS-Hinterachsmodell des Referenzfahrzeugs in ADAMS,
Abbildung in Anlehnung an [118]

Kalibrierung und Validierung des kinematischen Vorderachsmodells

Bei der Kalibrierung des kinematischen Vorderachsmodells werden insgesamt zwolf Mo-
dellparameter in der numerischen Optimierung angepasst, diese umfassen Positionen von
Kinematikpunkten sowie die Steifigkeiten von Aufbau- und Zusatzfedern. Die Zielfunktion
dafiir wird analog zu Gleichung (3.43) formuliert mit dem Unterschied, dass M; ausschliel3-

lich die Messkurven aus der ersten Spalte der Tabelle 3.11 beschreibt. Es werden also N =
5 nRMSE-Werte identischer Gewichtung in der Zielfunktion aufsummiert.

Abbildung 3.40 zeigt einen Vergleich zwischen Mess- und Simulationsergebnissen vom
initialen kinematischen Vorderachsmodell aus Kapitel 3.2.2 und dem durch numerische
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Optimierung kalibrierten Vorderachsmodell. Durch Anpassung der Kinematikpunkt-Posi-
tionen wird eine deutliche Anndherung der Radstellungsdnderungen bei Verschiebung des
Radmittelpunktes in vertikaler Richtung erzielt.
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Abbildung 3.40: Vergleich zwischen Mess- und Simulationsergebnissen des initialen
und kalibrierten Vorderachsmodells bei quasistatischer Anregung
durch vertikale Radmittelpunktverschiebung zgy: (a) Spurwinkelédn-
derung, (b) Sturzwinkeldnderung; Messdaten aus [125]

Nachfolgend werden das Zusammenfiihren der beiden Achsmodelle in einem Fahrzeugmo-
dell sowie die Erweiterung um ein Modell des Fahrzeugaufbaus und der Reifen beschrie-

ben.

3.5 Synthese zum Fahrzeugmodell

Die Integration der zuvor entwickelten Vorder- und Hinterachsmodelle zu einem vollstin-
digen Fahrzeugmodell erfolgt in ADAMS iiber die Funktion merge two models. Diese er-
moglicht die Zusammenfiihrung der beiden separat erstellten Teilmodelle, wobei das erste
Modell als Basis erhalten bleibt und das zweite hinzugefiigt wird. Fiir die spétere Nachvoll-
ziehbarkeit im Gesamtfahrzeugmodell ist bereits wahrend der Subsystemmodellierung auf
eine systematische und eindeutige Bezeichnungsvergabe zu achten. Diese Modellierungs-
strategie bietet den Vorteil, dass die einzelnen Subsysteme unabhéngig voneinander entwi-
ckelt und validiert werden konnen, bevor ihre Integration erforderlich wird. Als Einschrén-
kung ist anzufiihren, dass nach der Zusammenfiihrung die urspriinglichen Subsysteme nur
noch als integrierte Bestandteile des Gesamtmodells bearbeitet werden konnen und keine
separate Modifikation der Einzelmodelle mehr mdoglich ist.

Abbildung 3.41 veranschaulicht die physikalische Kopplung von Vorder- und Hinterachse
iber die Fahrzeugkarosserie, wie sie im realen Fahrzeug vorliegt und im Modell abgebildet

wird.
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Die realitdtsnahe Abbildung des dynamischen Fahrzeugverhaltens in den geplanten Simu-
lationen verschiedener Fahrmandver erfordert eine priazise Berlicksichtigung der gefederten
und ungefederten Massen sowie deren Verteilung in den Achsmodellen. Diese Massen- und
Tragheitseigenschaften bestimmen mafigeblich das Achsverhalten unter dynamischer An-
regung durch Fahrbahnunebenheiten oder Lenkbewegungen und beeinflussen damit direkt
die Charakteristik der Reifenaufstandsfliche. Die Massendefinition erfolgt durch systema-
tische Kategorisierung in rotierende und translatorisch bewegte Komponenten. Die rotie-
renden Massen umfassen Reifen, Felge, Bremsscheibe, Radlager, Radnabe und Radschrau-
ben, welche geméall der Modellkonvention des verwendeten Reifenmodells direkt in diesem
beriicksichtigt werden. Die ebenfalls rotierenden Seitenwellen werden separat modelliert
und nicht dem Reifenmodell zugeordnet. Die Massen- und Tréigheitseigenschaften der
Strukturkomponenten werden je nach Modellierungsansatz unterschiedlich implementiert:
Bei flexiblen und starren Korpern basieren sie auf der realen Bauteilgeometrie und den ent-
sprechenden Materialeigenschaften, wihrend bei vereinfachten Starrkdrpermodellen die Ei-
genschaften realer Bauteile direkt zugewiesen werden. Die Massen der Gummimetalllager
werden iiber zusétzliche Hilfskorper im Modell berticksichtigt. Feder- und Bremssattelmas-
sen sind als Punktmassen in den Achsmodellen implementiert.

Abbildung 3.41: Verbund aus Vorder- und Hinterachse eines Gesamtfahrzeugs [126]

Nach der Zusammenfiihrung der Achsmodelle wird das Simulationsmodell um den Fahr-
zeugaufbau und die Reifenmodelle erweitert. Die Kopplung der beiden Achsmodelle erfolgt
iber einen masselosen Starrkorper, an den die Aufbau-Hilfskorper beider Achsmodelle starr
angebunden sind. Der Fahrzeugaufbau (im Folgenden als body bezeichnet) bildet alle Fahr-
zeugkomponenten ab, die nicht bereits in den Achsmodellen enthalten sind, und wird eben-
falls starr mit dem masselosen Koppelelement verbunden. Der Einfluss der Karosseriestei-
figkeit auf die dynamischen Effekte im Reifenlatsch, insbesondere auf den Reifenver-
schlei3, sowie auf weitere Fahrzeugkenngrof3en wurde als Voruntersuchung bereits in [172]
analysiert. Dabei wurde die Karosseriesteifigkeit als Biege- und Torsionssteifigkeit im
Fahrzeugschwerpunkt modelliert, wobei die verwendeten Steifigkeitswerte eines Honda
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Accord aus [173] zur Sensitivitdtsanalyse jeweils separat halbiert oder verdoppelt wurden.
Die durchgefiihrten Simulationen umfassten Geradeausfahrten (Beschleunigung, Konstant-
fahrt, Bremsen) sowie Kreisfahrten mit konstantem Lenkradwinkel. Die Analyse betrach-
tete sowohl die Verteilung der Reibarbeit liber die Breite des Reifenlatsches als auch die
kumulierte Reibarbeit. Die Abweichungen gegentiber einer ideal starren Karosserie lagen
iber alle Fahrmanover hinweg unter 1 %, daher wird auf eine Erweiterung des Modells um
die globale Karosseriesteifigkeit verzichtet.

3.5.1 Modellierung des Fahrzeugaufbaus

Der Analyseschwerpunkt, in dem das Referenzfahrzeugmodell genutzt werden soll, ist die
Untersuchung des Einflusses der elastokinematischen Eigenschaften des Hinterachsmodells
auf die dynamischen Effekte im Reifen-Fahrbahn-Rollkontakt. Daher sind alle Fahrzeug-
komponenten, die nicht zu den Achsen zéhlen, zum Beispiel der Motor oder die Innenaus-
stattung, von untergeordnetem Interesse. Diese restlichen Fahrzeugkomponenten werden
vereinfacht in einem kugelformigen body-Starrkorper mit Lage in der Ndhe des Gesamt-
fahrzeugschwerpunkts zusammengefasst. Er wird genutzt, um die Masse, die Lage des Mas-

senschwerpunkts und die Tragheitseigenschaften des Gesamtfahrzeugmodells einzustellen.

Die genaue Lage des Schwerpunkts wird vom Fahrzeughersteller im Allgemeinen nicht
verdffentlicht. Bei bekannter Achslastverteilung, Fahrzeugmasse und Radstand [ wird in
statischer Ruhelage, wie in Abbildung 3.42 dargestellt, mit der Gleichgewichtsbedingung

ZMV =0- Fgl, — F,pl =0 (3.44)

der Abstand [, des Schwerpunkts S vom vorderen Radaufstandspunkt V bestimmt.
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Abbildung 3.42: Statische Ruhelage zur Bestimmung der Schwerpunktlage des Refe-
renzfahrzeugs

Fiir das betrachtete Referenzfahrzeug mit einer Achslastverteilung von 53,5 % an der Vor-
derachse und 46,5 % an der Hinterachse ergibt sich ein Schwerpunktabstand

FZ,h b l _ O,465FG b l

= 0,465! 3.45
S r, : (3.45)
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von der Vorderachse. In Querrichtung wird der Fahrzeugschwerpunkt vereinfacht als in der
Fahrzeuglangsmittelebene liegend angenommen, sodass sich fiir die laterale Koordinate im
Fahrzeugkoordinatensystem yg = 0 ergibt.

Die Hohe des Fahrzeugschwerpunktes ldsst sich nicht direkt bestimmen, sondern muss auf-
wendig messtechnisch ermittelt werden. Es gibt verschiedene quasistatische und dynami-
sche Methoden wie den Tilt-Table-Test, den Pendelversuch, das Wiegen auf geneigter
Ebene oder das Messen von Beschleunigungen und Radlasten am Fahrzeug. Aus den Mes-

sergebnissen kann auf die Hohe des Schwerpunkts geschlossen werden.

In der Unfallrekonstruktion werden hdufig Naherungsformeln zur Bestimmung der Schwer-
punkthdhe hg iiber der Fahrbahn in Abhangigkeit bekannter Fahrzeugkennwerte. Beispiels-
weise wird in [174] fiir Pkw eine empirische Niherungsformel abhéngig vom Radstand [ in

m und der Fahrzeugmasse mg in kg angegeben:

he = 1 (026 0,04 - —F ) (3.46)
ST ’ 71000 kg '

Fir das Referenzfahrzeug resultiert nach Gleichung (3.46) eine Schwerpunkthohe von
540 mm. Bei Erhohung des Fahrzeuggewichts reduziert sich die Hohe des Schwerpunkts
entsprechend. Beim zuldssigen Gesamtgewicht des Referenzfahrzeugs liegt der Schwer-
punkt bei 478 mm. Dariiber hinaus werden in [175] Schwerpunktlagen und Massentrag-
heitsmomente von insgesamt 496 Fahrzeugen bis Baujahr 1998 angegeben. Die Mehrheit
der untersuchten Fahrzeugmodelle war fiir den amerikanischen Markt bestimmt, sodass
viele Pickups, Vans und SUVs vertreten sind. Ein Honda Accord LX aus dem Jahr 1991 ist
anhand der in Tabelle 3.12 aufgefiihrten Kenngrofen Radstand, Spurweite, Dachhéhe und
Fahrzeugmasse é@hnlich zum Referenzfahrzeug. Fiir dieses Fahrzeugmodell wird eine
Schwerpunkthohe von 504 mm angegeben.

Tabelle 3.12: Vergleich von FahrzeugkenngrofBen des Referenzfahrzeugs mit zwei un-
terschiedlichen Honda Accord Modellen

Spurweite
Radstand/  vorne / hinten / Hohe / Masse / hg /

Fahrzeug

mm mm mm mm kg mm
Referenzfahrzeug 2811 1552 1539 1406 1700 500
Honda Accord LX

2718 1480 1480 1340 1730 504
(1991) [175]
Hlonda Accord 2800 1590 1590 1470 1459 537

(2011) [173], [178]

Weiterhin wurde in [176] ein MKS-Gesamtfahrzeugmodell eines Honda Accord aus dem
Jahr 2011 erstellt. Die notwendigen Daten des Fahrzeugs und ein explizites Crash-Modell
im LS-DYNA-Format stammen von der NHTSA (National Highway Traffic Safety Admi-
nistration). Das LS-DYNA-Modell wurde weiterverarbeitet und hinsichtlich Masse und
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Massenverteilung korrigiert. Die genaue Vorgehensweise ist in [177], [178] beschrieben.
Aus diesem Modell geht die in Tabelle 3.12 angegebene Schwerpunkthéhe von 537 mm fiir
den Honda Accord (2011) hervor. Auch der Honda Accord (2011) ist hinsichtlich der an-

deren KenngrofBen aus der Tabelle dhnlich zum Referenzfahrzeug.

Nutzt man die in Tabelle 3.12 angegebenen Daten zur Berechnung der Schwerpunkthohe
nach Gleichung (3.46), resultiert fiir den Accord (1991) eine Hohe von 519 mm und fiir den
Accord (2011) eine Hohe von 563 mm. Beide Hohen liegen iiber den Angaben aus [175].
Zusitzlich haben beide Fahrzeuge Frontantrieb, wihrend das Referenzfahrzeug allradge-
trieben ist und somit einen deutlich schwereren Antriebsstrang aufweist. Der Schwerpunkt
sollte tiefer liegen als bei Fahrzeugen mit Frontantrieb, sodass fiir das Modell des Referenz-

fahrzeugs eine Schwerpunkthohe hg = 500 mm festgelegt wird.

Als Fahrzeugmasse my wird im Modell zunachst das in Tabelle 3.12 angegebene EG-Leer-
gewicht (ohne Fahrer) eingestellt. Die body-Masse mp ist somit das Fahrzeugleergewicht
Mg eer abzliglich der Massen von Vorder- und Hinterachse inklusive Réader (mya, mya)

nach

mg = Mg, eer — MyA — MyA- (3.47)

Damit die Tragheitseigenschaften und damit auch die Dynamik des Fahrzeugmodells reali-
titsnah abgebildet werden, muss dem body-Starrkorper ein Massentrigheitstensor zugewie-
sen werden. Dieser muss, analog zur Masse, ebenfalls ,,den Rest* der Gesamtfahrzeugtrig-
heit abbilden, sodass in Summe ein realistischer Massentrdgheitstensor des Gesamtfahr-
zeugs resultiert. Stehen keine Messungen der Tragheitsmomente des realen Fahrzeugs zur
Verfligung, miissen alternative Methoden genutzt werden, um ein realistisches Gesamtfahr-
zeugverhalten im Modell zu erreichen.

Ebenfalls aus dem Bereich Unfallrekonstruktion sind fiir das Massentridgheitsmoment um
die Hochachse eines Fahrzeugs Regressionsmodelle bekannt. In [179] wird ein Regressi-
onsmodell, basierend auf 56 Fahrzeugen, genutzt, um das Massentragheitsmoment um die
Hochachse in Abhéngigkeit von Fahrzeugmasse, Radstand und Gesamtldnge zu bestimmen.
Die Massentragheitsmomente um die Langs- und Querachse werden vereinfacht von die-
sem Ergebnis abgeleitet. Ein alternatives Modell, allein abhdngig von der Fahrzeugmasse,
dafiir aber fiir alle drei Haupttragheitsmomente, wird in [180] vorgestellt. Als Datengrund-
lage werden die in [175] veroffentlichten Fahrzeugdaten der NHTSA genannt.

Fiir das Referenzfahrzeugmodell wird eine alternative Vorgehensweise genutzt. Diese stiitzt
sich zunichst auf die Ahnlichkeit von Referenzfahrzeug und einem Fahrzeug, dessen Mas-
sentrigheitstensor bekannt ist. Dazu sind in Tabelle 3.13 die drei Haupttragheitsmomente
der beiden Honda Accord Modelle angegeben. Diese beziehen sich jeweils auf die in Ta-
belle 3.12 angegebenen Schwerpunkthohen, die Schwerpunkthohe des Referenzfahrzeugs
wurde auf 500 mm festgelegt.
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Tabelle 3.13: Vergleich der Haupttragheitsmomente von zwei Honda Accord Modellen

Fahrzeug L., / kgm? L, / kgm? 1,, / kgm?
Honda Accord LX (1991) [175] 476 2478 2618
Honda Accord (2011) [178] 453 2369 2600

Die Haupttriagheitsachsen des Honda Accord (2011) sind aus dem LS-DYNA-Modell be-
kannt, sodass dessen Haupttragheitsmomente HO( M — diag(Lyy; Iyy; 1,;) weiterverwendet

und an das Referenzmodell angepasst werden.

Die Orientierung der Fahrzeugmodelle aus LS-DYNA und ADAMS, relativ zum jeweiligen
Inertialsystem, ist identisch. Daher beschreibt die Drehmatrix ™MA = [v,v,,v3] mit
Haupttrigheitsachsen v; die Verdrehung des Hauptachsensystems relativ zum Inertialsys-

tem I. Eine Transformation des Massentrdgheitstensors erfolgt entsprechend durch

@(CH) IHy @(CH) IHYT (3.48)

Zusitzlich ist die Fahrzeugmasse mgeer des Honda Accord (2011) mit 1459 kg deutlich
geringer als die des Referenzfahrzeug mit 1700 kg. Unter der Annahme einer gleichblei-
benden Geometrie und Massenverteilung wird fiir den Massentragheitstensor mit Schwer-

punkt Cy als Bezugspunkt eine lineare Skalierung tiber die Fahrzeugmasse mit

MRF
O = —F& gl (3.49)

vorgenommen. Dabei ist mpp die Leermasse des Referenzfahrzeugs und my, die Leer-
masse des Honda Accord (2011).

Dieser neue Tréagheitstensor 1@( wird mit dem Index RF fiir Referenzfahrzeug bezeichnet
und bezieht sich weiterhin auf den Schwerpunkt des Honda. Er wird mit dem Satz von
Steiner auf die neue Schwerpunkthdhe des Referenzfahrzeugs angepasst. Die Verschiebung
erfolgt in z-Richtung des Inertialsystems durch

B = (3.50)

0% + mpe (R ruE — R ER)
mit rgy = [0 0 —0,037]7
Mit ;rry wird der Ortsvektor vom Schwerpunkt des Referenzfahrzeugs Cg zum Schwer-
punkt des Hondas Cy bezeichnet. Die Einheitsmatrix ist E. Abschlieend liegt der adaptierte

Massentréigheitstensor des Referenzfahrzeugs

nOCR) = diag(522,8; 2722,4; 2985,4) kgm? (3.51)

Vor.
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Die Tragheitsmomente aus HQ(E‘F‘) beziehen sich auf das gesamte Fahrzeug. Die Fahrzeug-
achsen sind allerdings bereits detailliert im Modell abgebildet. Die Tragheitsmomente miis-
sen dementsprechend um die Tragheitsmomente der Achsen reduziert werden. Dazu wird
mit der allgemeinen Gleichung

B 2imr;  Mplcg +Malc,
Tc= =
Ximy mg + my

(3.52)

zunidchst der Ortsvektor zum Gesamtschwerpunkt 7 berechnet und anschlieBend der ge-
meinsame Tragheitstensor der Achsmodelle aus ADAMS bzgl. des Gesamtfahrzeug-
schwerpunkts aufgestellt. AnschlieBend wird mit

Oy = 10%F ~ 18 4hsen (3.53)
der noch fehlende Anteil des gesamten Massentriagheitstensors im ADAMS-Modell be-
stimmt, sodass mit einer abschlieBenden Anderung des Bezugspunkts auf den Schwerpunkt
des body-Korpers der in ADAMS einzutragende Massentragheitstensor als

IQ(CbOdy) _

(Cr) T T
body Orr — mRF(IZbodyR "boayR E = Tpoayr IfbodyR) (3.54)

vorliegt. In ADAMS muss fiir einen Massentragheitstensor eines Starrkorpers, hier des
body, ein Bezugspunkt und ein korperfestes Bezugskoordinatensystem angegeben werden.
Als Referenzkoordinatensystem wird der Marker body.cm gewihlt, dessen Ursprung
gleichzeitig den Bezugspunkt definiert. Der Marker body.cm ist parallel zum Ground-Ko-
ordinatensystem ausgerichtet. Die berechneten Tréagheitseigenschaften werden nach
ADAMS iibertragen und fiir eine bessere Ubereinstimmung mit den Zielwerten teilweise
iterativ nachjustiert. Dies ist notwendig, da infolge der gefederten Massen mit einer Ande-
rung von Masse und Tréagheit auch eine Verschiebung der Schwerpunktlage einhergeht. Der
in Tabelle 3.14 aufgefiihrte Vergleich der Soll- und Ist-Werte zeigt eine gute Ubereinstim-
mung der Haupttrigheitsmomente des Referenzfahrzeugmodells mit den in Gleichung
(3.51) angegebenen Zielvorgaben.

Tabelle 3.14: Vergleich der Soll- und Ist-Tragheitsmomente im Hauptachsensystem

Haupttrigheits-

Soll / kgm? Ist / kgm? A absolut A relativ
moment
Ly 522,77 522,78 —-0,07 —0,013 %
L,y 27224 2722,8 +0,34 +0,012 %

I, 2985.,4 2982,2 3.2 ~0,11 %




Modellierung des Referenzfahrzeugs 107

3.5.2 Integration der FTire-Reifenmodelle

Fiir die anvisierten Untersuchungen wurde das etablierte FTire-Reifenmodell (Kapi-
tel 2.5.3) verwendet. Das Modell wurde fiir einen Sommerreifen des Referenzfahrzeugs
vom Typ Michelin Pilot Sport 3 in der Dimension 245/40 R 18 97Y bei einem Reifenin-
nendruck von 2,7 bar parametriert. Die Parametrierung und Validierung des FTire-Modells
wurde extern von der fka mbH Aachen durchgefiihrt. Die Validierungsergebnisse sind in

[181] zusammengefasst.

Die Abbildung 3.43 zeigt die fiir den Parametrierungs- und Validierungsprozess verwende-
ten Priifstinde am ika/fka in Aachen. Das verwendete FTire-Reifenmodell umfasst insge-
samt 3872 Kontaktelemente, die gleichmaBig auf 44 Giirtelelemente verteilt sind. Die Kon-

taktelemente sind in insgesamt 22 Streifen auf dem Reifengiirtel angeordnet.

Abbildung 3.43: Zur Parametrierung und Validierung verwendete Reifenpriifstinde am
tka Aachen [181]

Abbildung 3.44 zeigt einen Vergleich der gemessenen und der von FTire berechneten sta-
tischen Reifenaufstandsfldche bei konstantem Reifeninnendruck pg = 2,7 bar fiir vier un-
terschiedliche Kombinationen aus Radlast F, (3,58 kN und 10,74 kN) und initialem Sturz-
winkel y, (0 ° und 6 °) dargestellt.

F, = 3,58 kN F, =10,74 kN E, =3,58 kN F, =10,74 kN

Yo=0° Yo=0° Yo=06° Yo=06°

Abbildung 3.44: Gemessene (schwarz/blau) und berechnete (rot) Flache des Reifenlat-
sches bei statischer Belastung mit zwei unterschiedlichen Radlasten

F,, zwei unterschiedlichen initialen Sturzwinkeln y, und konstantem
Reifeninnendruck pr = 2,7 bar; Daten und Abbildungen aus [181]
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Es ist zu erkennen, dass FTire bei geringer Radlast und 0 ° Sturz die Ausdehnung des Rei-
fenlatsches tliberschétzt, bei einem Sturzwinkel von 6 © und fiir die beiden betrachteten Rad-

lasten allerdings leicht unterschétzt.

Insgesamt werden vier FTire-Reifenmodelle im Referenzfahrzeugmodell in ADAMS ver-
wendet, die, angepasst auf die zugrundeliegende Fragestellung, an der Vorderachse keine
Berechnungsergebnisse in separaten Ergebnisdateien ausgeben. An der Hinterachse werden
stets die Ergebnisse des linken Rades ausgewertet.



4 Wechselwirkungen im System
Fahrwerk-Reifen-Fahrbahn

Das zusammengesetzte Mehrkorpermodell des Referenzfahrzeugs ist in Abbildung 4.1 dar-
gestellt. Es besteht aus den zwei Achsmodellen, einem Modell des Fahrzeugautbaus und
vier FTire-Reifenmodellen. Die detaillierte Modellierung des Hinterachssystems ist fokus-
siert auf die Abbildung der dynamischen Wechselwirkungen zwischen Fahrbahn, Reifen
und Fahrwerk. Diese Wechselwirkungen beeinflussen maf3geblich die Fahrdynamik und
damit die aktive Fahrzeugsicherheit durch die Beherrschbarkeit des Fahrzeugs in kritischen
Situationen sowie die verfligbare Sicherheitsreserve im Grenzbereich. Gleichzeitig wirken
sich Fahrwerkparameter auf den Fahrkomfort durch die Filterung von Fahrbahnunebenhei-

ten sowie auf den Reifenverschleill durch die Radstellungsdnderungen im Fahrbetrieb aus.

Hinterachse

Fahrzeugaufbau

Vorderachse

Abbildung 4.1:  MKS-Gesamtfahrzeugmodell in ADAMS zur Analyse der Wechsel-
wirkungen zwischen Fahrwerkeigenschaften und Reifenverschleifl
[120]
Der Fahrkomfort wird primaér iiber die Fahigkeit des Fahrwerks bestimmt, den Fahrzeug-
aufbau von fahrbahninduzierten Schwingungen zu isolieren. GroBe Anregungen werden
iiber Aufbaufeder und Schwingungsddmpfer aufgenommen, wihrend hoherfrequente An-
regungen durch die schwingungsisolierenden Eigenschaften der Gummimetalllager ge-
ddmpft werden. Die hier adressierten elastokinematischen Radstellungen bei Federbewe-
gung haben darauf einen untergeordneten Einfluss. In [182] wurde dazu eine Vorstudie mit
einem vereinfachten Gesamtfahrzeugmodell des Referenzfahrzeugs durchgefiihrt. Es wurde
getrennt voneinander die Spur- und die Sturzwinkelédnderung bei Federbewegung variiert
und der Einfluss auf die Beschleunigung am Sitz bei einer Schlagloch-Uberfahrt bewertet.
Das Ergebnis zeigte, dass beim Durchfahren des Schlaglochs zwar ein Unterschied in den
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Vertikalbeschleunigungen am Fahrersitz festzustellen ist, dieser jedoch nicht direkt den
Radstellungsinderung, sondern vielmehr einer geiinderten Ubersetzung der Feder- und
Dampferwege zugeordnet werden konnte. Die nachfolgenden Analysen beschrianken sich
daher auf die Bewertung des Reifenverschlei3es und der Fahrdynamik. Ausgehend von der
Serienkonfiguration des Hinterachssystems werden Achseigenschaften angepasst und der
Einfluss auf den Reifenverschleill analysiert. Ergdnzend zur VerschleiBBanalyse wird der
Einfluss der Fahrwerkparameter auf die fahrdynamischen Eigenschaften bewertet.

Zur systematischen Untersuchung wird zunichst in Kapitel 4.1 die Automatisierung der Si-
mulationsprozesse beschrieben, die eine effiziente Variation von Modellparametern ermog-
licht. Kapitel 4.2 stellt die verwendeten Fahrmandver und Bewertungskriterien vor, wobei
sowohl Normalfahrtszenarien als auch Kriterien zur Beurteilung von Reifenverschleifl und
Fahrdynamik definiert werden. Die anschlieBenden Kapitel analysieren den Einfluss ver-
schiedener Faktoren: Fahrbahnrauigkeit (4.3), Fahrzeugbeladung (4.4), statische Radstel-
lungswinkel (4.5) und Radhub-Elastokinematik (4.6).

4.1 Parametrisierung, Kopplung und Automatisierung
der Simulationsumgebung

Die modellbasierten Analysen und Optimierungen auf Komponenten-, Subsystem- und Ge-
samtsystemebene bedingen eine hohe Anzahl an Simulationsaufrufen, verbunden mit der
Anpassung einer Vielzahl von Modellparametern. Eine Automatisierung der Prozesse bietet
Vorteile hinsichtlich Fehleranfalligkeit, Zeitaufwand, strukturierter Vorgehensweise und
wiederholbarer Ergebnisgiite. Die Grundlage einer Automatisierung ist ein parametrisches
Modell, dessen Parameter angepasst werden konnen, ohne die Modellkonsistenz zu geféahr-
den. Die Auswertung, Bewertung und Anpassung von Modellparametern kann anschlie-
Bend mit geeigneter Software durchgefiihrt werden.

Fiir die vorliegenden Analysen wird eine Kopplung zwischen ADAMS und MATLAB ge-
nutzt. Erste Ergebnisse im Kontext der Automatisierung wurden am Hinterachsmodell in
[163], [171] erarbeitet.

Parametrisierung der MKS-Modelle mit Designvariablen
ADAMS stellt zur Parametrisierung von Modellen drei wesentliche Modellkomponenten

bereit. Kinematikpunkte (Points) definieren rdumliche Positionen im Modell, Designvari-
ablen (Design Variables, DV) ermoglichen die parametrisierte Steuerung von Modellgro-
Ben, und Expressions verkniipfen diese Parameter durch mathematische Beziehungen. Eine
Parametrisierung der Lagebeziehungen auf Grundlage von Kinematikpunkten ermoglicht
eine effiziente Modellanpassung bei gleichzeitiger Gewihrleistung der MKS-Konsistenz.
Das zugrunde liegende Prinzip basiert auf der hierarchischen Abhingigkeitsstruktur zwi-
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schen Kinematikpunkten als Master-Parametern und den davon abgeleiteten Modellele-
menten. Diese Methodik gewihrleistet, dass bei Anderungen der Koordinaten alle abhén-
gigen Elemente automatisch konsistent repositioniert werden.

Die translatorische Verschiebung von Kinematikpunkten der Radaufhdngungen erfolgt tiber
DV, die jeweils eine relative Verschiebung der initialen Kinematikpunkt-Position K ; re-

prasentieren. Die aktuelle Position eines Kinematikpunktes K ; lautet demnach
T
Ki =[xy z]{ =[x Y0 zl] + [DV, DV, DV,] . (4.1)

Damit auch die Lage der Elemente (Gelenke, Kraftelemente, Bewegungen, Starrkorper
usw.) im MKS-Modell angepasst wird, wird ein Bezug zwischen den Markern und den Ki-
nematikpunkten hergestellt. Hierzu wird folgende Konvention festgelegt: Die Points defi-
nieren stets die Lage eines Kinematikpunktes. Die Lage des i-Markers bei idealen Gelenken
und des Referenz-Markers bei Kraftelementen wird mit LOC_RELATIVE TO auf dem
Kinematikpunkt positioniert. Der j-Marker der Gelenke wird auf den i-Marker bezogen, der
i-Marker der Kraftelemente auf den Referenz-Marker. Bei Verschiebung eines Kinematik-
punkts werden die damit verkniipften Objekte automatisch aktualisiert.

Dariiber hinaus werden bei den Gummimetalllagern iiber DV die Kennlinien der Federn zur
Abbildung der Grundsteifigkeit Fypg; und Mypg; je Verformungsrichtung i € {x,y, z} aus
Gleichung (3.18) und (3.22) skaliert, sodass die Kraftgleichung fiir eine translatorische Ver-
formungsrichtung fiir ein KELVIN-VOIGT-Modell zu

FomLxvi = DVnLET - PNk + Fpi (4.2)
erweitert wird. Fiir das komplexere viskoelastische Ersatzmodell wird die Erweiterung mit

nvw
FomLvEei = DVNLET,i * Fnur + Fwr + Z Fyw,i (4.3)
i=1
analog umgesetzt. Diese Vorgehensweise ermdglicht die gezielte Anpassung der Gummi-
metalllagersteifigkeit, ohne im viskoelastischen Ersatzmodell die frequenz- und amplitu-
denabhingigen Eigenschaften zu verdndern.

Auch die rdumliche Orientierung der Gummimetalllager wird mit DV parametrisiert, denn
aufgrund der unterschiedlichen Eigenschaften in den jeweiligen Verformungsrichtungen
hat auch die Orientierung einen entscheidenden Einfluss auf die Eigenschaften des Gesamt-
systems. Die initiale Ausrichtung der Gummimetalllager im Modell wird mit 0 o ; beschrie-
ben und ist im Referenz-Marker der Kraftelemente festgelegt. Uber die DV wird, vergleich-
bar mit der Lage, eine Anderung der Orientierung mit

T

0i = [0x 0y @:]; = [x0 @30 ‘Pz,O]iT + [DVpx DViyy DVW]iT' (4.4)
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vorgegeben. Insgesamt werden im Fahrzeugmodell 213 Designvariablen verwendet, die
eine effiziente Anpassung von Modelleigenschaften ermdglichen. Diese parametrische Mo-
dellstruktur erfordert eine fortlaufende Validierung der internen Abhingigkeiten im Modell,
damit die Konsistenz im Modell gewahrleistet ist. Es muss sichergestellt werden, dass die
Marker von Gelenkpartnern bei allen Gelenkdefinitionen koinzident sind und die kinema-
tischen Bewegungsmaoglichkeiten iiber den gesamten Parameterraum sichergestellt sind.

Kopplung von ADAMS und MATLAB
ADAMS bietet die Mdglichkeit, Modelle als S-Function in Simulink einzubinden. Eine S-

Function ist eine Programmschnittstelle in MATLAB/Simulink, die es ermdglicht, externe
Modelle als benutzerdefinierten Block zu integrieren. Hierbei werden Ein- und Ausgénge
des Modells in ADAMS definiert, die anschlieend tiber Simulink angepasst werden kon-
nen. Dartiber hinaus sind Simulationen im Batch-Modus auf zwei verschiedene Arten mog-
lich: Entweder wird eine Kombination aus Modelldatensatz (*.adm) und Solver-Datei
(*.acf) genutzt, oder ein Command-File (*.cmd) verwendet. Fiir die vorliegende Arbeit wird
die Command-File-Methode gewihlt, da diese einen direkten Zugriff auf Designvariablen,
Kinematikpunkte und alle parametrischen Beziehungen ermoglicht. Das ADAMS-View-
Command-File enthélt alle ADAMS-Befehle, um ein Modell in der MKS-Umgebung auf-
zubauen, und kann um einen Simulationsaufruf erginzt werden. Das Command-File wird

mit MATLAB eingelesen, bearbeitet und anschlieBend als neues Modell gespeichert.

Automatisiertes Verfahren zur Anpassung von Modelleigenschaften
Das Verfahren gliedert sich grundsétzlich in die vier Schritte

1) Parameterextraktion,

2) Einflussanalyse,

3) Parameterwahl,

4) Optimierung.
Bei der Parameterextraktion werden die im Modell definierten DV aus den Modellen extra-
hiert. Mit der anschlieBenden Einflussanalyse wird die Relevanz der DV fiir die angestreb-
ten Anpassungen bewertet. Jede DV wird, ausgehend vom Initialwert, halbiert und verdop-
pelt, wobei fiir jede Anderung ein separater Simulationsdurchlauf durchgefiihrt wird. Kom-
binationen von DV-Anderungen werden nicht betrachtet. Im Anschluss an die Einflussana-
lyse wird eine festgelegte Anzahl an DV (drei je Messkurve M; aus Tabelle 3.11) mit einem

schwellwertbasierten Algorithmus ausgewdéhlt. Diese Auswahl dient einer Reduktion der
fiir die Optimierung verfiigbaren Modellparameter (im Gesamtfahrzeugmodell bspw. 213)
auf eine akzeptable Anzahl. Der Algorithmus bewertet, wie stark eine DV eine Messkurve
aus Tabelle 3.11 beeinflusst und wie isoliert dieser Einfluss ist. Eine starkere und isoliertere
Beeinflussung wird dabei hoher bewertet. Sind die DV fiir die Optimierung festgelegt (z. B.
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20 fiir die Kalibrierung des Hinterachsmodells oder 12 fiir die Kalibrierung des Vorder-
achsmodells; Kapitel 3.4), startet die Optimierung in MATLAB mittels des Optimierungs-

algorithmus surrogateopt.

Die Bewertung der Modellanpassung erfolgt iiber Gleichung (3.43) mit dem nRMSE aus
Gleichung (3.42). Fiir jeden Verlauf M; wird der Fehler durch folgende Schritte berechnet:
(1) Simulation des Lastfalls, (2) Verschiebung des Kurvenverlaufs, sodass beide Kurven im
gleichen Koordinatenursprung beginnen und ausschlieBlich die relativen Anderungen ver-
glichen werden (beispielsweise Radmittelpunktverschiebung und Spurwinkeldnderung), (3)
Interpolation mittels Polynom fiinften Grades und Auswertung des Polynoms an dquidistan-
ten Punkten, (4) Berechnung der Abweichung zur, ebenfalls interpolierten, Referenzkurve,
(5) Bestimmung des maximalen absoluten Referenzwerts fiir die Normierung des RMSE,
(6) Berechnung des nRMSE.

Jeder Funktionsaufruf umfasst eine vierstufige Initialisierung zur Herstellung des Aus-
gangszustands, der bei den K&C-Messungen bestand: (1) Anpassung der Federvorspan-
nung in Konstruktionslage, (2) Anpassung von initialem Spur- und Sturzwinkel fiir den
initialen Beladungszustand, (3) Berechnung der initialen Radmittelpunktverschiebung bei
Priifstandskonfiguration, (4) dynamische Simulationen der drei Lastfille aus Tabelle 3.11.
Die Initialisierungsrechnungen erfolgen lokal auf einer Workstation, wahrend die dynami-
schen Simulationen unter Verwendung der HPC-Systeme Noctua 1 und Noctua 2 des Pa-
derborn Center for Parallel Computing (PC2) auf mehreren CPU-Kernen parallel durchge-
fithrt werden.

Auf Basis dieser Automatisierung werden alle nachfolgend beschriebenen Analysen durch-
gefiihrt, wobei Anpassungen an den jeweiligen Analysezweck vorgenommen werden.

4.2 Fahrmanover und Bewertungskriterien

Zur Bewertung fahrdynamischer Eigenschaften, des Grenzverhaltens und des Fahrkomforts
haben sich in der Automobilindustrie verschiedene Fahrmanover etabliert. Genormte Fahr-
manover nach ISO- oder SAE-Standards gewéhrleisten eine herstelleriibergreifende Ver-
gleichbarkeit wéhrend herstellerspezifische Testprozeduren dem Abgleich mit internen
Auslegungszielen dienen und in der Regel nicht 6ffentlich zugéanglich sind. [12], [68]

Die Charakterisierung der Fahrdynamik erfolgt in den Bereichen Handling, Lenkverhalten,
Fahrkomfort und Bremsverhalten. Fiir das Handling werden héufig drei Stabilititskatego-
rien definiert: Geradeausfahrt, Kurvenfahrt und Spurwechsel [62], [69]. Zu den getesteten
Fahreigenschaften zéhlen beispielsweise Agilitat, Eigenlenkverhalten, Fahrstabilitit, Kom-
fort, Traktion, Bremsverhalten, Gierdynamik, Lastwechselreaktionen, Antriebsverhalten
und das Abrollverhalten [12]. Eine Ubersicht etablierter und genormter Fahrmandver ist in
Tabelle 4.1 gegeben.
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Eine Bewertung von Reifenverschlei3 anhand dieser tiberwiegend kritischen Fahrmandver
ist nicht zielfiihrend, da diese primér Grenzsituationen zur Bewertung der Fahrzeugreaktion
abbilden. Diese Grenzsituationen stellen in aller Regel Ausnahmesituationen im Hinblick
auf die Nutzung eines Pkw dar und sind daher fiir die Bewertung von Emissionen ungeeig-
net. Vielmehr muss auch der Reifenabrieb in Anlehnung an die Bewertung von Abgas-
Emissionen fiir den normalen Fahrbetrieb erfolgen, sodass sich die hier relevanten Fahrma-

nover deutlich von klassisch genormten Fahrmandvern unterscheiden.

Tabelle 4.1: Fahrmandver zur Bewertung fahrdynamischer Eigenschaften nach [183]

Fahrmandver Norm
Stationdre Kreisfahrt ISO 4138
Spurwechsel und doppelter Spurwechsel ISO 3888-1/ISO 3888-2
Frequenzgang ISO 7401
Lenkwinkelsprung ISO 7401
Bremsen aus stationdrer Kreisfahrt ISO 7975
Bremsen in der Kurve ISO 7975
Lastwechsel aus stationédrer Kreisfahrt ISO 9816
Vorbeifahrt am Seitenwindgeblédse ISO 12021-1
Sinustest ISO 13674
Weave-Test ISO 13674-1
Bremsen auf mu-split ISO 14512
Lenkungspendeln ISO 17288

4.2.1 ReifenverschleiB bei Normalfahrt

Im Kontext von Reifenabrieb-Emissionen, Reifenverschleil oder im Allgemeinen ver-
kehrsbedingten Emissionen kann die Bezeichnung ,,relevantes Fahrmanover* auf verschie-
dene Weise ausgelegt werden. Ein Fahrmandver beschreibt in diesem Zusammenhang zum
Beispiel einen Abbiegevorgang, eine Kurvenfahrt, ein Anfahren an der Kreuzung oder eine
Geradeausfahrt. Zum einen kdnnen Fahrmandver als relevant angesehen werden, wenn die
Emissionsrate besonders hoch ist [ 184]. Zum anderen werden Fahrmandver relevant, wenn

sie besonders haufig auftreten, auch wenn die Emissionsrate deutlich geringer ist [185].

Bei den nachfolgenden Analysen zur Identifikation der Wechselwirkungen von Achseigen-
schaften und Reifenverschleil (Kapitel 4.3 bis 4.6) werden insgesamt die fiinf Fahrmandver

1) Beschleunigen aus dem Stand (Beschleunigen),

2) Konstantfahrt auf gerader Strecke (Konstantfahrt),

3) Bremsen bis zum Stillstand (Bremsen),

4) Kurvenfahrt mit konstanter Geschwindigkeit und moderater
Querbeschleunigung (RDE1) und

5) Kurvenfahrt mit konstanter Geschwindigkeit und mittlerer
Querbeschleunigung (RDE2)

betrachtet, die nachfolgend detailliert erldutert werden.
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Beschleunigen, Konstantfahrt und Bremsen
Die drei Fahrmanover auf gerader Strecke (Beschleunigen, Konstantfahrt und Bremsen)

werden in ADAMS zu einem zusammengesetzten Fahrzyklus kombiniert. Nach einer Ein-
schwingphase von 5 s wird das Fahrzeugmodell mit der in [186] angegeben durchschnittli-
chen Anfahrbeschleunigung a, ~ 1,5 m/s? auf 100 km/h beschleunigt. AnschlieBend
folgt eine Konstantfahrt bei 100 km/h iiber eine Dauer von 10 s. AbschlieBend wird das
Fahrzeugmodell mit a, ~ —2 m/s? bis zum Stillstand abgebremst. Die Verliufe von Ge-

schwindigkeit v(t) und zuriickgelegtem Weg s(t) sind in Abbildung 4.2 dargestellt.
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Abbildung 4.2:  Geschwindigkeit v und zuriickgelegter Weg s iiber der Simulations-
zeit t fiir einen kombinierten Fahrzyklus aus den Mandvern Beschleu-
nigen, Konstantfahrt bei 100 km/h und Bremsen

Die Geschwindigkeitsvorgabe erfolgt im Modell vereinfacht iiber die Drehgeschwindigkeit
wya an der Eingangswelle des Hinterachsdifferenzials. Einer Beschleunigung entspricht
dabei eine Erhohung von wy,, einer Bremsung eine Verringerung von wya. Durch diese
vereinfachte Steuerung werden Lastwechselreaktionen aus dem Antriebsstrang, Drehmo-
mentunterschiede zwischen den Riddern sowie die detaillierte Bremssystemdynamik ver-
nachlissigt.

RDE-Fahrmanover (RDE1, RDE2)
Das RDE-Verfahren (Real Driving Emissions) ist ein europdisches Messverfahren zur Er-

fassung von Abgas-Emissionen unter realen Betriebsbedingungen eines Fahrzeugs. Im Ge-
gensatz zu Labortests auf Rollenpriifstinden werden RDE-Messungen im 6ffentlichen Stra-
Benverkehr durchgefiihrt, um das tatsdchliche Emissionsverhalten von Fahrzeugen im All-
tagsbetrieb zu erfassen. Der RDE-Fahrzyklus soll das normale Nutzerverhalten abbilden
und sicherstellen, dass Abgas-Emissionen auch im realen Fahrbetrieb den gesetzlichen
Bestimmungen entsprechen. Ein RDE-Fahrzyklus setzt sich grundsétzlich aus drei Fahrab-
schnitten mit zugehorigen Geschwindigkeitsbereichen zusammen, wie in Tabelle 4.2 dar-
gestellt. [187]

Fiir die nachfolgenden Analysen wird der veroffentlichte Datensatz ,,EMROAD Golden
Data GD1-LDV" verwendet, welcher als Gold Standard fiir das Analysetool EU-EMROAD
des Joint Research Center (JRC) der Europédischen Kommission dient. Dieser Datensatz
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umfasst Messdaten zur Fahrdynamik eines Fahrzeugs bei einer nach RDE-Vorgabe durch-
gefiihrten Testfahrt.

Tabelle 4.2: Grundsétzliche Zusammensetzung eines RDE-Fahrzyklus nach [187]

StraBBenklasse Anteil / % Vmmin Vmax
Stadtstralle 34 0 60
Landstral3e 33 60 90
Autobahn 33 90 145

Die Rohdaten sind unter [188] veroffentlicht. Der Fahrzyklus umfasst eine Fahrt von etwa
105 Minuten bei einer Messfrequenz von 1 Hz. In Abbildung 4.3 sind alle in [185] genutz-
ten Léngs- und Querbeschleunigungen des Testfahrzeugs sowie deren Haufigkeitsvertei-
lung im Vergleich mit einer Normalverteilung dargestellt. Die Langsbeschleunigung des
Fahrzeugs liegt stets unter 2 m/s?, die Bremsmandver erreichen maximal -3,39 m/s? und
liegen damit im in [69] angegebenen normalen Bereich. Sowohl die Léngs- als auch die
Querbeschleunigung konzentrieren sich um Null, was die Relevanz von Fahrmandvern mit

geringen Beschleunigungen fiir die Bewertung des normalen Fahrbetriebs unterstreicht.
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Abbildung 4.3:  (a) Langs- und Querbeschleunigung sowie die Hiufigkeitsverteilung
(b) der Querbeschleunigung und (c) der Langsbeschleunigung der
RDE-Testfahrt EMROAD Golden Data GD1-LDV, Daten aus [185]

In [185] wurde der vollstandige RDE-Datensatz mittels Clustering analysiert, um die Be-
rechnungszeiten bei der Bewertung von Reifenverschleil mit einem Fahrzeugmodell in
ADAMS/Car zu reduzieren. Die Analyse identifizierte zwei Fahrmanover (Tabelle 4.3), die
einen groflen Anteil am gesamten Reifenverschleil des RDE-Testzyklus reprasentieren.
Diese beiden Fahrmandver werden fiir die nachfolgenden Analysen genutzt.

Tabelle 4.3: Relevante Fahrmandver zur Bewertung von Reifenverschleifl nach [185]

Bezeichnung vg/m/s vy /km/h a, / m/s? a, / m/s?
RDEI1 32,41 116,68 0,031 0,542
RDE2 28,26 101,74 0,035 1,251
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Der Verlauf der Fahrzeuggeschwindigkeit und der Querbeschleunigung fiir das in ADAMS
implementierte Fahrmandver RDE1 ist exemplarisch fiir beide Mandver in Abbildung 4.4
dargestellt. Nach Erreichen der Zielgeschwindigkeit wird durch eine Kombination aus Vor-
steuerung und PI-Regler die Querbeschleunigung iiber den Lenkradwinkel eingestellt. Die
geringen Langsbeschleunigungen (vgl. Tabelle 4.3) werden vernachldssigt. Die Auswer-
tung des Fahrmandvers erfolgt fiir die letzten fiinf Sekunden der Simulationszeit.
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Abbildung 4.4:  Soll-/ Ist-Geschwindigkeit v und Querbeschleunigung a,, des

Fahrzeugmodells bei der Simulation des Fahrmandvers RDE1 aus Ta-
belle 4.3 in ADAMS

Bewertung von Reifenverschleifl
Wie in Kapitel 2.4 beschrieben liefert die energiebasierte Betrachtung der Verschlei3vor-

ginge im Reifenlatsch eine gute Moglichkeit der Bewertung von Reifenverschleifl. Daher
wird zur Bewertung die verrichtete Reibarbeit im Reifen-Fahrbahn-Kontakt verwendet.

In der Ausgabedatei des FTire-Kontaktmodells werden in diskreten Zeitschrittweiten At zu
jedem Ausgabe-Zeitschritt n fiir jedes Kontaktelement k, welches sich im Kontakt mit der
Fahrbahn befindet, unter anderem die momentanen Reibkrifte Fry,kn, Frykn und Gleitge-
schwindigkeiten Vgxkn, Vgykn bereitgestellt. Mit diesen GroBen wird die momentane

Reibleistung Pg  , fiir jedes einzelne Kontaktelement k mit

Prin = FRx,k,nvgx,k,n + FRy,k,nvgy,k,n (4.5)

berechnet.

Dartiber hinaus wird die Aufteilung der Reifenlauffliche in sogenannte (tread strips) zur
Berechnung der lateralen Verteilung herangezogen. Die Reibleistung eines Lauffldchen-
streifens s berechnet sich iiber

Prsn = z PRk (4.6)

KEKs
wobei K die Menge der Kontaktelemente bezeichnet, die zu einem Laufflichenstreifen s
gehoren. Die gesamte momentane Reibleistung im Reifenlatsch zum Zeitschritt » berechnet
sich dann liber die Summe der Reibleistungen aller Lauffldchenstreifen s mit
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S
PR,n = z PR,s,n . 4.7)
s=1

Die Gesamtanzahl der Laufflachenstreifen s wird mit S bezeichnet. Die verrichtete Reibar-

beit pro Laufflachenstreifen und Schrittweite At wird mit

WR,s,n = PR,s,nAt (4~8)

berechnet. Uber die gesamte Simulationszeit oder die Simulationszeit eines Fahrmandvers

T wird die Reibarbeit jedes Laufflachenstreifens s mit t € [t,, ty] numerisch mit

N
Wrs = z PrsnAt (4.9)
n=1

integriert. Die gesamte verrichtete Reibarbeit in der Kontaktfliche zwischen Fahrbahn- und

Reifenmodell ist dann die Summe uber alle Laufflachenstreifen

S
Wg = Z Wrs - (4.10)
s=1

Uber die mittlere Breite der Kontaktstreifen ES wird die spezifische Reibarbeit eines Lauf-

flichenstreifens pro Einheit Reifenbreite mit

Wrs = Wr/bs (4.11)
berechnet. Zur Darstellung des Einflusses von Fahrzeug oder Fahrbahneigenschaften auf
die berechneten Ergebnisse wird die berechnete Reibarbeit auf den Maximalwert der zu-
grundeliegenden Daten skaliert. Die skalierten GréBen werden mit W q, Wﬁ‘,s oder Wy be-

zeichnet.

Die laterale Verteilung der Reibarbeit iiber die Laufflachenstreifen s kann als Indikator fiir
gleichmifBigen Verschlei3 des Laufflichenmaterials herangezogen werden. Die Kontakte-
lemente des verwendeten FTire-Modells sind in 22 Umfangslinien auf den Giirtelelementen
angeordnet. Je nach Fahrsituation und Fahrwerkkonfiguration sind in einem Zeitschritt n
nicht in jedem Laufflachenstreifen Kontaktelemente im Kontakt mit der Fahrbahn, sodass
die Anzahl aktiver Laufflichenstreifen s von einem zum nichsten Zeitschritt variieren kann.
Dariiber hinaus konnen einzelne Kontaktelemente k iiber die Simulationszeit nicht verfolgt
werden, da jeweils nur die Kontaktelemente ausgewertet werden, die im Zeitschritt n tat-
sdchlich im Kontakt mit dem Fahrbahnmodell sind. Eine eindeutige Zuordnung jedes Kon-
taktelementes k zu einem Laufflichenstreifen s ist somit nicht méglich.

Eine Zuordnung erfolgt anhand der lateralen Position jedes Kontaktelementes k im TY-
DEX-W Koordinatensystem. Da sich sowohl die Reifenstruktur als auch die einzelnen Kon-
taktelemente infolge der wirkenden Krifte im Reifenlatsch verformen, ist eine dynamische
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Berechnung der Lauffliachenstreifen-Grenzen essenziell fiir eine korrekte Zuordnung der
Kontaktelemente. Bei einer statischen Definition der Grenzen, beispielsweise anhand der
Kontaktelementpositionen aus einem Zeitschritt n in Ruhelage oder bei stationédrer Gerade-
ausfahrt, kommt es schon bei geringen Querbeschleunigungen am Fahrzeug zu einer Ver-
formung des Reifens in lateraler Richtung. Diese Verformung bedingt eine Verschiebung
der Kontaktelemente bzgl. ihrer initialen Lage. Diese Verschiebung in lateraler Reifenrich-
tung kann bei statischen Grenzen fiir Fehlzuordnungen sorgen, weil Kontaktelemente von
einem Laufflichenstreifen zum néchsten wandern. Die Folge ist eine iiberhohte oder zu

geringe berechnete Reibarbeit in den betroffenen Laufflachenstreifen.

In Abbildung 4.5 (a) sind exemplarisch die Positionen der Kontaktelemente und die Lauf-
flichenstreifengrenzen fiir einen Zeitschritt n bei einer Geradeausfahrt mit konstanter Ge-
schwindigkeit dargestellt. Abbildung 4.5 (b) zeigt die Kontaktelementpositionen und Gren-
zen bei einer Fahrt mit konstanter Geschwindigkeit und rund 0,542 m/s? Querbeschleuni-
gung. Die zusitzliche Querbeschleunigung fiihrt zu einer Verformung der Kontaktelemente
im Reifenlatsch, sodass nur durch eine dynamische Anpassung der Laufflichenstreifen-

grenzen eine korrekte Zuordnung erreicht wird.
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Abbildung 4.5:  Einteilung des Reifenlatsches in Laufflichenstreifen s und Zuordnung
der Kontaktelemente k fiir zwei Fahrten mit 100 km/h: (a) Gerade-
ausfahrt und (b) Kurvenfahrt

Anstelle der in Abbildung 4.5 dargestellten linearen Grenzen sind bei grof3eren Latschver-
formungen andere Ansétze zur Bestimmung der Laufflachenstreifengrenzen zu wihlen.
Zum Beispiel sind eine Rotation der Grenzen um die Hochachse um den Radaufstandspunkt
oder eine spline-Definition unter Verwendung der lateralen und longitudinalen Kontaktele-
ment-Position denkbar.
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4.2.2 Fahrdynamik bei stationarer Kreisfahrt

Zur Bewertung der fahrdynamischen Eigenschaften wird die stationdre Kreisfahrt nach
ISO 4138 [189] als exemplarisches Mandver zur Charakterisierung der Querdynamik ge-
wihlt. Die Umsetzung in ADAMS erfolgt als Open-Loop-Mandver, um bei der Bewertung
der Fahreigenschaften den Einfluss eines Regler- bzw. Fahrermodells auszuschlieBen. Die
ISO 4138 definiert drei verschiedene Methoden zur Durchfiihrung des Fahrmanovers, die
sich jeweils in zwei Varianten umsetzen lassen: konstanter Kurvenradius, konstanter Lenk-
radwinkel und konstante Geschwindigkeit. Diese Methoden unterscheiden sich hinsichtlich
ithrer Eignung fiir eine Open-Loop-Umsetzung in der Mehrkorpersimulation grundlegend.

Der Kurvenradius stellt keine fahrzeugeigene Grofle bzw. keinen Parameter des Fahrzeug-
modells dar und muss daher entweder iiber eine Zwangsbedingung vorgegeben oder durch
einen Regler eingestellt werden. Folglich handelt es sich um ein Closed-Loop-Mandver, bei
dem eine vom Regler isolierte Bewertung der Fahrzeugeigenschaften nicht moglich ist. Die
beiden anderen Methoden lassen sich hingegen als Open-Loop-Mandver umsetzen, da im
Fahrzeugmodell grundsitzlich sowohl eine konstante Geschwindigkeit als auch ein kon-
stanter Lenkwinkel ohne Regelung vorgegeben werden konnen. Allerdings héngt bei der
Methode mit konstanter Geschwindigkeit die absolute Fahrzeuggeschwindigkeit von der
Art der Geschwindigkeitsvorgabe ab. Wird die Hinterachse, wie vorgesehen, iiber das Dif-
ferenzial durch Vorgabe der Drehgeschwindigkeit angetrieben, ist die resultierende Fahr-
zeuggeschwindigkeit vom Kraftschluss zwischen Reifen und Fahrbahn abhingig. Insbeson-
dere in Grenzsituationen kann dies zu einer unerwiinschten Beeinflussung der beobachteten
MessgroBen fithren, weshalb diese Variante keine Anwendung findet. Daher wird die Me-
thode mit konstantem Lenkradwinkel gewdhlt: Ausgehend vom Fahrzeugmodell in stati-
scher Gleichgewichtslage wird der Lenkradwinkel konstant gehalten und die Geschwindig-
keit kontinuierlich bis 150 km/h erhoht. Diese Vorgehensweise ermdglicht eine isolierte
Bewertung der Fahrzeugeigenschaften ohne den Einfluss von Reglern und gewéhrleistet
zugleich eine stabile Geschwindigkeitsvorgabe iiber den gesamten Mandverbereich.

Bewertung der Fahrdynamik

Bei der Berechnung von BewertungsgroBen am Gesamtfahrzeug ist die Wahl des Bezugs-
oder Referenzpunktes von entscheidender Bedeutung, da dessen Lage die resultierenden
MessgroBBen maligeblich beeinflusst. In [190] wird in Anlehnung an die ISO 15037-1 [191]
fiir experimentelle Untersuchungen ein Referenzpunkt bei halbem Radstand in der longitu-
dinalen Symmetrieebene des Fahrzeugs in Hohe der halben Gesamtfahrzeughdhe in Kon-
struktionslage gewihlt.

Die ISO 15037-1 empfiehlt, den Ursprung des in DIN ISO 8855 definierten Fahrzeugkoor-
dinatensystems als Referenzpunkt zu verwenden. Die Lage des Ursprungs soll unabhiangig
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vom Beladungszustand sein, in der longitudinalen Symmetrieebene liegen und in Fahr-
zeuglangsrichtung bei halbem Radstand positioniert werden. Als Hohe wird die Lage des
Schwerpunkts bei Fahrzeugleermasse nach ISO 1176 [192] angegeben.

Die Messgroflen werden nach ISO 15037-1 im zur Fahrbahnebene parallelen Zwischensys-
tem (X, Y, Z) nach DIN ISO 8855 bestimmt. Das bedeutet, dass es sich beim Bezugssystem
grundsétzlich um ein mitbewegtes Koordinatensystem handelt. Die xy-Ebene dieses Koor-
dinatensystems ist senkrecht zur Schwerkraft ausgerichtet. In ADAMS entspricht dies einer
parallelen Ausrichtung zum Ground-Koordinatensystem. Das Messkoordinatensystem ist
somit parallel zur Fahrbahnebene, wobei der Abstand zwischen Fahrbahnebene und Ur-
sprung des Messkoordinatensystems konstant bleibt. Die x-Achse zeigt in Fahrzeuglédngs-
richtung, womit die y-Achse in Fahrtrichtung nach links zeigt. Entsprechend einem Rechts-
system zeigt die z-Achse nach oben. Das Messkoordinatensystem rotiert beim Gieren mit,
folgt jedoch den Roll- oder Nickbewegungen des Fahrzeugs nicht.

Das Fahrzeugmodell wird um die beiden genannten Bezugskoordinatensysteme erweitert.
Die Bewertung des Querfiihrungspotenzials des Fahrzeugs erfolgt vereinfacht anhand der
maximal erreichten Querbeschleunigung im Referenzpunkt ager, wéhrend der Simulation
der stationdren Kreisfahrt. Die maximale Querbeschleunigung stellt eine geeignete Kenn-
grofe dar, da sie iiber das Kriftegleichgewicht in der Fahrzeugebene unmittelbar mit den
Seitenfiihrungskriften der Reifen und damit mit der Grenze des nutzbaren Querfiithrungs-
potenzials verknliipft ist. Mit zunehmender Querbeschleunigung steigen die erforderlichen
Seitenfiihrungskréfte, bis der durch Reibwert, Radlastverteilung und Reifencharakteristik
bestimmte Grenzbereich erreicht wird. Gerade die elastokinematischen Achseigenschaften,
die den zentralen Untersuchungsgegenstand dieser Arbeit bilden, beeinflussen {iber die re-
sultierende Radlastverteilung, die Schraglaufwinkel und die Sturzcharakteristik die Reifen-
ausnutzung im Grenzbereich maflgeblich. Die maximal erreichbare Querbeschleunigung
bildet somit eine geeignete integrale KenngrofBe, die das fahrdynamische Potenzial unter-
schiedlicher Achskonfigurationen kompakt abbildet und einen unmittelbaren Vergleich in-
nerhalb der Optimierung ermdglicht. Zudem ist die Querbeschleunigung eine direkt im Re-
ferenzpunkt messbare Grofe, die keine zusétzliche Berechnung abgeleiteter Bewertungs-

kennwerte in der Simulation erfordert.

4.3 Einfluss der Fahrbahnrauigkeit

ADAMS ermoglicht die Verwendung verschiedener Fahrbahnmodelle, die sich in ihrer
Komplexitit und Anwendung unterscheiden. Zweidimensionale Fahrbahnmodelle ermog-
lichen die Modellierung zweidimensionaler Anregungen aus der Fahrbahn, zum Beispiel
Einzelhindernisse oder die Fahrbahnrauigkeit. Zur Abbildung der Fahrbahnrauigkeit wer-
den synthetisch erzeugte, unregelméfige Profile der Fahrbahnoberfldche, die den gemesse-
nen stochastischen Eigenschaften typischer Stralen entsprechen, genutzt. Die Texturprofile
der linken und rechten Spur werden dabei unabhingig voneinander erzeugt, nach ISO 8608-
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Klassifikation [193] gefiltert und entsprechend der spektralen Leistungsdichte in die Klas-
sen A bis H eingeteilt.

Dreidimensionale Modelle (3D Spline Road, 3D Shell Road) ermoglichen die Abbildung
komplexer dreidimensionaler Fahrbahnverldufe, wie Kurven, Steigungen oder variierende
Querneigungen. Bei 3D Spline Roads wird eine ebene Fahrbahn {iber Mittellinie, Fahrbahn-
breite und Querneigung definiert. Unebenheiten oder Einzelhindernisse werden im An-
schluss tiberlagert. Eine zweidimensionale Fahrbahnrauigkeit mit stochastischem Uneben-
heitsprofil nach Sayers [194] ermdglicht das Abbilden von Fahrbahnrauigkeiten, verwendet
jedoch einen anderen Ansatz als die ISO-Fahrbahnmodelle. Wie in [47] gezeigt, ist es je-
doch moglich, ISO-ahnliche Unebenheitsprofile zu generieren. Die 3D Shell Road Modelle
hingegen représentieren die gesamte Stralenoberflidche als dreidimensionales Netz, wobel
Unebenheiten direkt in der 3D-Geometrie enthalten sind und zumeist zur Abbildung von
gemessenen Fahrbahnprofilen verwendet werden, ebenso die OpenCRG oder Regular Grid
Road Modelle.

Fir die vorliegende Analyse wird das zweidimensionale Fahrbahnmodell
2d stochastic_uneven nach ISO 8608 verwendet. Die mathematische Grundlage des Mo-
dells basiert auf einem Filterungsprozess, bei dem diskrete Signale von weilem Rauschen
wegabhingig integriert werden, um realistische Stralenprofile mit einer Welligkeit wg = 2
zu erzeugen. In [195] werden gemessene Welligkeit realer Fahrbahnen mit wg = 1,5 bis
2,9 angegeben. Lésst man die periodischen Anteile aus der Fahrbahn unberiicksichtigt, kon-
nen die spektralen Unebenheitsdichten mit

Q17 WF
0, (Q) = 24(Q) [Q—O] 4.12)

beschrieben werden. Dabei ist O = 21/L, = 1 m~?! die Bezugswegkreisfrequenz mit der
Bezugswellenldnge Ly und Qj () das Unebenheitsmal}, welches die Giite der Fahrbahn
bestimmt [69]. Zur Klassifizierung der Fahrbahnunebenheiten wird in der DIN ISO 8608
eine Einteilung wie in Tabelle 4.4 dargestellt vorgenommen. Angefangen mit einer sehr
guten Fahrbahn der Klasse A reicht die Klassifizierung bis zu einer sehr schlechten Fahr-
bahn der Klasse E.

Tabelle 4.4:  Ausschnitt der Fahrbahnrauigkeiten nach DIN ISO 8608 [69]

Unebenheitsmafl @, () in cm?

Klasse — . .
Minimum Mittelwert Maximum
A - 1 2
B 2 4 8
C 8 16 32
D 32 64 128

Zur Parametrierung des verwendeten Fahrbahnmodells werden die ISO-Fahrbahnklasse,
ein u-Korrekturfaktor und Korrelationsfaktor zur Festlegung der Abhédngigkeit zwischen
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dem linken und rechten Fahrbahnstreifen angegeben. Uber die u-Korrektur kdnnen Reib-
wertidnderungen durch Zwischenmedien auf der Fahrbahn simuliert werden. Fiir die nach-
folgenden Analysen wurde der Reibwert nicht korrigiert und eine vollstindige Korrelation
von linkem und rechtem Fahrstreifen festgelegt.

Fiir die Bewertung des Einflusses der Fahrbahnrauigkeit auf die berechnete Reibarbeit im
Reifenlatsch wird das Referenzfahrzeugmodell in Serienkonfiguration des Fahrwerksys-
tems ohne Beladung betrachtet. Die Masse des Gesamtfahrzeugs wird entsprechend dem
Leergewicht inkl. Fahrer eingestellt. Es werden Simulationen mit den in Kapitel 4.2.1 be-
schriebenen Fahrmandvern Beschleunigen, Konstantfahrt und Bremsen durchgefiihrt und
jeweils die fahrmanodverspezifischen Ergebnisse der Reibarbeit pro Laufflachenstreifen-
breite und der gesamten Reibarbeit betrachtet.

Es werden Fahrbahnmodelle mit fiinf unterschiedlichen Oberfldchenprofilen betrachtet.
Das ebene Fahrbahnmodell (flat) reprasentiert eine ideal ebene Fahrbahn ohne stochasti-
sches Unebenheitsprofil. Die Fahrbahnmodelle der Klasse A bis D bilden die ISO-Fahr-
bahnklassen aus Tabelle 4.4 ab. In Abbildung 4.6 sind die Spur- und Sturzwinkelédnderun-

gen infolge der fahrbahninduzierten Anregungen aus den Modellen bei Konstantfahrt dar-

gestellt.
3
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Abbildung 4.6:  (a) Spurwinkelédnderung AY und (b) Sturzwinkeldnderung Ay fiir ei-
nen Zeitausschnitt bei Konstantfahrt mit 100 km/h auf Fahrbahnmo-
dellen: flat und ISO A bis D

Die Spurwinkeldnderung bei Anregungen aus der Klasse D Fahrbahn ist insgesamt etwa
doppelt so grof3 wie bei Fahrbahnklasse A, wobei die Winkeldnderungen insgesamt in ei-
nem sehr kleinen Bereich von 46 - 1073 ° liegen. Die Sturzwinkelinderungen liegen in ei-
nem Bereich von 10,03 ° und zeigen in Abhéingigkeit der Fahrbahnanregung eine Steige-
rung von Fahrbahnklasse A zu Fahrbahnklasse D um etwa den Faktor 10.

Abbildung 4.7 (b) zeigt, dass mit steigender Unebenheit der Fahrbahn auch eine steigende
Reibarbeit bei Geradeausfahrt mit konstanter Geschwindigkeit von 100 km/h einhergeht.
Die Verteilung iiber die Reifenlauffliache zeigt, dass vor allem an der Reifeninnenschulter
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des linken Hinterrades die Reibarbeit zunimmt. Der Unterschied der gesamten Reibarbeit
von Fahrbahnklasse A zu D liegt bei etwa 25 % und ist auf die deutlich ausgepriagten Rad-
stellungsédnderungen infolge der induzierten Anregungen zuriickzufiihren. Die Grafiken in
Abbildung 4.7 (a) und (c) zeigen dariiber hinaus, dass unter Beachtung der gesetzten Rand-
bedingungen bei der Simulation der Einfluss der Fahrbahnrauigkeit von den beim Bremsen
und Beschleunigen entstehenden Schlupf im Reifenlatsch iiberlagert wird, wie auch in [47]
herausgestellt wird. Dabei ist ebenfalls festzustellen, dass mit steigender Unebenheitsdichte
die verrichtete Reibarbeit im Reifenlatsch bei den Mandvern Beschleunigen und Bremsen
geringfiigig abnimmt. Die Unterschiede zwischen der berechneten absoluten und mandver-
spezifischen Reibarbeit bei Uberfahrt einer ISO-Fahrbahn Klasse A im Vergleich zu Klasse

D liegen sowohl beim Beschleunigen als auch beim Bremsen bei 1,8 %.

Beschleunigen Konstantfahrt Bremsen
a~1,5m/s? v ~ 100 km/h a~—2m/s?
1 1 f — flat 1 -
— A
1 1 — B 1 LI
~ ~ C ~
(= (= _d_.:d: =
0 0
-130 0 130 -130 0 130 -130 0 130
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— — -
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0 o —- 0
flatA B C D flat A B C D flat A B C D
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Abbildung 4.7:  Verteilung der auf den Maximalwert normierten spezifischen Reibar-
beit tiber die Reifenbreite (oben) und die gesamte auf den Maximal-
wert normierte Reibarbeit fiir die fiinf Fahrbahnmodelle: flat, A-D
(oben) der Manover (a) Beschleunigen, (b) Konstantfahrt und (c)
Bremsen

Zusammenfassend bedingt das Oberflachenprofil der Fahrbahnmodelle mit steigender ISO-
Fahrbahnklasse vor allem bei einer Fahrt mit konstanter Geschwindigkeit eine Erh6hung
der Reibarbeit im Reifenlatsch. Deutliche Anderungen in der Verteilung der spezifischen
Reibarbeit iiber die Reifenbreite sind allerdings nicht festzustellen, sodass in der Beriick-
sichtigung der Oberflichentextur kein Mehrwert fiir die folgenden Analysen gesehen wird.

Dariiber hinaus bilden die zweidimensionalen Modelle in ADAMS die Oberflachentextur
ausschlieflich in negative x-Richtung des Ground-Koordinatensystems ab. Das hat zur
Folge, dass der Reifen bei Kurvenfahrt zunehmend auf den in y-Richtung identisch hohen
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Spitzen des Oberflachenprofils abrollt. Ein Zusammenhang zwischen ISO-Fahrbahnklasse
und resultierender Reibarbeit kann bei derartigen Simulationen daher nicht hergestellt wer-
den. Ebenso fiihrt beispielsweise die Regelung der Querbeschleunigung bei den RDE-Fahr-
zyklen bei verschiedenen Achskonzepten zu unterschiedlichen Fahrwegen, wodurch die
Vergleichbarkeit ebenfalls beeinflusst wird. Alle nachfolgenden Analysen werden deshalb
mit dem Fahrbahnmodell ohne Oberfldchentextur durchgefiihrt.

4.4 Einfluss der Beladung

Ein Standard-Pkw besitzt fiinf Sitzplidtze und einen Kofferraum zum Transport von Gegen-
stinden. Das Fahrzeug-Leergewicht nach EG wird hdufig fiir ein Fahrzeug mit und ohne
Fahrer bei vollem Tank angegeben (vgl. Kapitel 2.1.2). Der Fahrer wird mit einem Gewicht
von 75 kg beriicksichtigt. Geht man von vier zusitzlichen 75 kg-Personen mit je 25 kg Ge-
pack aus, steigt die Gesamtmasse des Fahrzeugs um weitere 400 kg. Mit der Beladung eines
Fahrzeugs, also einer Erhohung der gefederten Massen, geht immer eine Federbewegung
einher. Damit dndern sich die statischen Radstellungswinkel, wie zum Beispiel Spur- und

Sturzwinkel, entsprechend der elastokinematischen Auslegung des Fahrzeugs.

Das betrachtete Referenzfahrzeug hat, ausgehend vom Leergewicht ohne Fahrer mg o, eine
maximale Zuladung von 550 kg bis zur maximal zuldssigen Gesamtmasse Mg g max. Der
Einfluss der Zuladung auf die Reibarbeit im Reifenlatsch wird durch stufenweise Erhohung
der gefederten Aufbaumasse des Fahrzeugmodells um je 110 kg untersucht. In der Mehr-
korpersimulation wird dazu die Masse des body-Korpers angepasst. Damit eine Vergleich-
barkeit mit einer realen Fahrzeugnutzung sichergestellt ist, werden keine weiteren Anpas-
sungen am Fahrzeugmodell vorgenommen. Als Fahrbahnmodell wird eine ebene Fahrbahn
ohne tliberlagertes stochastisches Oberflachenprofil genutzt und es werden die drei Fahrma-
nover Beschleunigen, Konstantfahrt und Bremsen durchgefiihrt.

Die zuladungsabhiingige Anderung der Radstellung infolge der elastokinematischen Fahr-
werkeigenschaften der Radauthingung hinten links zeigt Abbildung 4.8 (a) exemplarisch
anhand des Sturzwinkels. Zur Verdeutlichung der Anderung wird die Differenz der Sturz-
winkelverldufe zum mittleren Sturzwinkel der Konstantfahrt des Fahrzeugmodells ohne Zu-
ladung (y — ¥, g’kF) dargestellt. Deutlich zu erkennen ist die zuladungsabhingige Ande-

rung des Sturzwinkels infolge des negativen Sturzwinkelgradienten vom Referenzfahrzeug
(Abbildung 3.38 (a)).

Dariiber hinaus zeigt sich, dass infolge der elastokinematischen Fahrwerkcharakteristik die
Unterschiede des momentanen Sturzwinkels bei verschiedenen Zuladungen beim Beschleu-
nigen und bei konstanter Fahrt insgesamt ausgeprigter sind als beim Bremsen. In der Ab-
bildung 4.8 (b) sind, ausgehend vom Fahrzeugmodell ohne Zuladung (mg ) die Anderun-
gen der mittleren Spur- und Sturzwinkel fiir die Geradeausfahrt mit konstant 100 km/h dar-
gestellt. Die Anderungen des Spurwinkels sind insgesamt geringer als die des Sturzwinkels,
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was sich auch aus den Raderhebungskurven bzw. den Spur- und Sturzwinkelgradienten fiir

die parallele gleichsinnige Federbewegung, ableiten lésst.
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Abbildung 4.8:  (a) Differenz der Sturzwinkelverldufe zum mittleren Sturzwinkel der
Konstantfahrt des Fahrzeugmodells ohne Zuladung iiber der Simulati-
onszeit t und (b) Anderung des mittleren Spur- und Sturzwinkels in
Abhingigkeit der Zuladung bei Konstantfahrt mit 100 km/h

Abbildung 4.9 zeigt den Einfluss der Beladung auf die im Reifenlatsch verrichtete Arbeit.

Beschleunigen Konstantfahrt Bremsen
a =~ 1,5m/s? v = 100 km/h a~—2m/s?
1 1 1 .
= S
[t

/_

1 ‘}h‘

\ 0.5 fj E‘f: 0.5

= j 1 ! ' ] E
- ey 0 ﬁﬁ& o2 |

R,s
W*,s /_

-130 0 130 -130 0 130 -130 0 130
YrM / min YrM / min YrRM / min
I I
- - -
s 0.5 s 0.5 xee 0.5
0 UL U H 0
NN Q Q Q NN Q Q
NN AL 6" NSO
Zuladung / kg Zuladung / kg Zuladung / kg
(a) (b) (©

Abbildung 4.9:  Verteilung der auf den Maximalwert normierten spezifischen Reibar-
beit liber die Reifenbreite (oben) und die gesamte auf den Maximal-
wert normierte Reibarbeit (oben) fiir sechs Zuladungen von 0 bis
550 kg der Mandver (a) Beschleunigen, (b) Konstantfahrt und (c)

Bremsen
Die Darstellungen zeigen, jeweils flir die drei Fahrmandver, die auf den Maximalwert der
Reibarbeit bzw. den Maximalwert der spezifischen Reibarbeit skalierte Arbeit. Insgesamt



Wechselwirkungen im System Fahrwerk-Reifen-Fahrbahn 127

ist eine Erhohung der Reibarbeit mit der Beladung festzustellen, die insbesondere bei einer
Fahrt mit konstanter Geschwindigkeit deutlich ausgepragt ist. Die laufflachenstreifenspezi-
fische Verteilung der Reibarbeit zeigt bei Geradeausfahrt mit konstanter Geschwindigkeit
eine deutliche Uberhdhung an der Reifeninnenschulter des linken Hinterrades infolge des
erhohten negativen Sturzwinkels, was auch durch die Angaben in [67] bestétigt wird. Beim
Beschleunigen und Bremsen dndert sich die Verteilung der verrichteten Reibarbeit iiber die
Laufflachenstreifen nur geringfiigig. Bei diesen Mandvern tiberlagern sich die hoheren Rad-
lasten und die resultierenden Radstellungsédnderungen sowie deren Einfluss auf die dyna-
mischen Effekte im Reifenlatsch derart, dass eine isolierte ursachenspezifische Bestim-

mung der Einzeleinfliisse nicht moglich ist.

4.5 Einfluss der initialen Radstellungswinkel

Die Réder eines Fahrzeugs werden initial leicht schrag zur Fahrbahn gestellt. Diese initialen
Winkel werden vom Fahrzeughersteller entsprechend der fahrdynamischen Auslegung des
Fahrzeugs vorgegeben und beziehen sich im Allgemeinen auf einen initialen Beladungszu-
stand, der im besten Fall der Konstruktionslage entspricht. Wie in Abbildung 2.9 dargestellt
1st, unterscheiden sich die initialen Spur- und Sturzwinkel unterschiedlicher Fahrzeuge teil-
weise deutlich. Es ist bekannt, dass ,,verstellte* Achsen einen deutlich hoheren und haufig

auch unsymmetrischen Reifenverschleil verursachen [54], [67].

Um den Einfluss dieser initialen Winkel auf die Reibarbeit im Reifenlatsch des linken Hin-
terrades darzustellen, wird sowohl der initiale Spur- als auch der initiale Sturzwinkel (9,
¥o) jeweils in neun Schritten mit k € [—2, 2] skaliert. Die initialen Radstellungswinkel der
Serienkonfiguration des Referenzfahrzeugs werden nachfolgend mit 9g ger und yg gref be-
zeichnet. Die Variation wird getrennt durchgefiihrt um den Effekt der beiden Radstellungs-
winkel isoliert zu betrachten. Bei der Variation eines initialen Radstellungswinkels wird der
andere ndherungsweise auf die Serienkonfiguration eingestellt. Als Fahrmandver wird der
Fahrzyklus bei Geradeausfahrt mit den Mandvern Beschleunigen, Konstantfahrt und Brem-
sen gewdhlt. Als Fahrbahnmodell dient eine ebene Fahrbahn ohne tliberlagerte Oberflachen-
textur. Die Auswertung erfolgt getrennt fiir die zugrundeliegenden Fahrmandver.

Wie schon zuvor, sind die dargestellten Ergebnisse der absoluten Reibarbeit jeweils auf den
fahrmanodverspezifischen Maximalwert der absoluten Reibarbeit skaliert. Abbildung
4.10 (a) zeigt die fahrmandverspezifischen Anderungen der mittleren Spur- und Sturzwin-
kels bezogen auf den initialen Spur- bzw. Sturzwinkel des Referenzfahrzeugs. In der Le-
gende wird Beschleunigen mit +a, Konstantfahrt mit v und Bremsen mit —a bezeichnet.

Dadurch, dass sich die initialen Winkel auf einen festgelegten Beladungszustand in Ruhe-
lage beziehen (Konstruktionslage, Kapitel 2.1.2), unterscheiden sich die Radstellungswin-
kel im Betrieb. Bei Variation des initialen Spurwinkels dndert sich infolge der elastokine-
matischen Eigenschaften der Radaufthingung der Sturzwinkel im Betrieb geringfiigig. Die
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Anderung des mittleren Spurwinkels zeigt deutlich den Einfluss der initialen Winkel auf
die resultierenden Winkel im Betrieb.
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Abbildung 4.10: (a) Mittlere Spur- und Sturzwinkel bezogen auf die initialen Winkel
der Serienkonfiguration aufgetragen iiber das Verhéltnis zwischen
initialem Spurwinkel und initialem Spurwinkel der Serienkonfigura-
tion der Hinterachse und (b) fahrmanoverspezifische, maximalwert-
skalierte absolute Reibarbeit im Reifenlatsch am linken Hinterrad
Abbildung 4.10 (b) zeigt, dass fiir jedes Fahrmanover eine andere Kombination aus initia-
lem Sturzwinkel des Referenzfahrzeugs und initialem Spurwinkel zu geringer Reibarbeit
im Reifenlatsch fiihrt. Ein ausgeprigtes Minimum der berechneten Reibarbeit ist bei Gera-
deausfahrt festzustellen, wobei sich hier ein initialer Spurwinkel 95 = 0 © in Kombination
mit dem negativen initialen Sturzwinkel yorer des Referenzfahrzeugs als vorteilhaft er-
weist. Beim Beschleunigen des Fahrzeugmodells fiihrt eine Erhéhung des initialen Spur-
winkels zu geringerer Reibarbeit im Reifenlatsch, beim Bremsen ist ein negativer initialer
Spurwinkel vorteilhaft hinsichtlich geringer Reibarbeit. Dabei ist stets zu beriicksichtigen,
dass sich die tatsdchlichen Spur- oder Sturzwinkel immer als Kombination aus initialen
Winkeln und elastokinematischen Radstellungsianderungen darstellen, wie auch Abbildung
4.10 (a) verdeutlicht.

Durch die Anderung des initialen Sturzwinkels unter Beibehaltung des positiven initialen
Spurwinkels vom Referenzfahrzeug &ndert sich der mittlere Spurwinkel im Betrieb, wie
Abbildung 4.11 (a) darstellt. Die mittleren Sturzwinkel zeigen eine geringere Abhédngigkeit
von den zugrundeliegenden Fahrmandvern als der Spurwinkel. Fiir die beiden Mandver Be-
schleunigen und Konstantfahrt zeigen die Simulationsergebnisse aus Abbildung 4.11 (b)
ein Minimum der berechneten Reibarbeit im Reifenlatsch fiir einen initialen Sturzwinkel
um 0 ° bei gleichzeitig initialer Vorspur des Referenzfahrzeugs. Beim Bremsen fiihrt ein
positiver Sturzwinkel zu geringerer Reibarbeit im Reifenlatsch.



Wechselwirkungen im System Fahrwerk-Reifen-Fahrbahn 129

3
g
s
~
<ol =
RS /g/ ——+a,9 —© -+a,7
= o ——0v, 0 —x -v,y
———a,9 b -—a,vy
I o
-2 -1 0 1 2 2 -1 0 1 2
Y0/ Y0,Ref» Po=00 Ret Y0/7Y0.Rets Po=00 Ret
(a) (b)

Abbildung 4.11: (a) Mittlere Spur- und Sturzwinkel bezogen auf die initialen Winkel
der Serienkonfiguration aufgetragen iiber das Verhiltnis zwischen
initialem Sturzwinkel und initialem Sturzwinkel der Serienkonfigura-
tion der Hinterachse und (b) fahrmanoverspezifische, maximalwert-
skalierte absolute Reibarbeit im Reifenlatsch am linken Hinterrad
Zur Verdeutlichung des Einflusses der Radstellungswinkel auf die Verteilung der Reibar-
beit liber die laterale Ausdehnung des Reifenlatsches sind in Abbildung 4.12 exemplarisch
jeweils drei Berechnungsergebnisse dargestellt. In (a) zeigt sich, dass eine initiale Nachspur
mit identischem Absolutwert wie die serienméfige Vorspur zu einer Erh6hung der Reibar-
beit an der Reifeninnenschulter fiihrt. Dieses Verhalten wird auch durch die Angaben in
[67], dass sowohl negativer Sturz als auch Nachspur zu einer Erh6hung des Reifenverschlei-
es an der Reifeninnenschulter fithren, bestéatigt.

0.4 {— —VoRet . 0.4 : — —0,Ref
—0 - Jg.Ref — 0 Yo,Ref
+00,Ref +Y0,Ref
- -
202} i | z02f ﬂ 0 |
2 H 2 1| b
L _J_J
JJ ) ;7_L:| J—I_I_l—l:l
0L—= ; = 0 —— '
-130 0 130 -130 0 130
Yry / Mm yrM / Mm
(a) (b)

Abbildung 4.12:  Verteilung der auf den Maximalwert normierten spezifischen Reibar-
beit tiber der Reifenbreite fiir das Fahrmandver Konstantfahrt bei
100 km/h fiir die (a) Variation des initialen Spurwinkels und (b) des
initialen Sturzwinkels
Die Serienkonfiguration (+19J gef) zeigt insgesamt geringere Werte fiir die Reibarbeit, wo-
bei die iiber den initial negativen Sturzwinkel geprigte Uberhhung an der Reifeninnen-
schulter erkennbar bleibt. Insgesamt wird auch in der aufgelosten Darstellung ersichtlich,
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dass bei Geradeausfahrt mit konstanter Geschwindigkeit, ohne fahrbahninduzierte Anre-
gungen, ein initialer Spurwinkel ¥y um 0 ° vorteilhaft fiir einen geringen Reifenabrieb ist.
Der Einfluss des initialen Sturzwinkels ist in der rechten Grafik illustriert. Es zeigt sich,
dass ein positiver initialer Sturzwinkel (—y ref) zu einer Uberhdhung der Reibarbeit an der
ReifenauBBenschulter fiihrt, die primédr vom Sturzwinkel geprégt, aber zusétzlich vom Ein-

fluss des serienmifigen Vorspurwinkels iiberlagert ist, wie auch in [67] beschrieben wird.

Die Analysen haben gezeigt, dass die initialen Radstellungswinkel einen deutlichen Ein-
fluss auf die Reibarbeit im Reifenlatsch haben, wobei die optimale Einstellung mandverab-
hingig variiert. Diese initialen Winkel definieren jedoch nur die statische Radstellung in
Ruhelage des Fahrzeugs. Im Fahrbetrieb dndern sich die Radstellungswinkel kontinuierlich
durch Federbewegungen und Verformung der Radauthingung. Im folgenden Kapitel wird
daher der Einfluss der dynamischen Radstellungsdnderungen bei Federbewegung auf die

Reibarbeit untersucht.

4.6 Einfluss der Radhub-Elastokinematik

Insgesamt konnen durch die elastokinematische Auslegung von Radaufthingungen bei fest-
gelegter Topologie (z. B. Doppelquerlenker-, Trapezlenker- oder Fiinflenker-Radaufhin-
gung) iibergeordnete Eigenschaften variiert werden, zum Beispiel die Radstellungsénde-
rung bei Federbewegung oder die Verschiebung des Radmittelpunktes beim Beschleunigen
oder Bremsen. Als Stellgroen dienen dabei die Lage der Kinematikpunkte sowie die La-
gersteifigkeiten. Dabei ist stets zu beurteilen, inwieweit eine Anderung die gesamte Rad-
authdngungscharakteristik beeinflusst. Dartliber hinaus ist der Zusammenhang, etwa zwi-
schen der Verschiebung eines Kinematikpunktes und der Spurwinkeldnderung infolge der
Federbewegung, im Allgemeinen nichtlinear.

4.6.1 Variation der Spur- und Sturzwinkelgradienten

Basierend auf der Serienkonfiguration der Hinterachse des Referenzfahrzeugmodells wird
die Spur- und Sturzwinkeldnderung bei paralleler, gleichsinniger Federbewegung variiert.
Analog zu [118] und [120] werden fiir eine Auswahl an elastokinematischen Raderhebungs-
kurven Verldufe mit unterschiedlichen Anderungsraten definiert. Das Modell wird anschlie-
end mittels numerischer Optimierung in MATLAB durch Variation mehrerer Kinematik-
punkte an die gewiinschten Verldufe angepasst, entsprechend der in Kapitel 3.4 und Kapi-
tel 4.1 beschriebenen Methodik.

Die Variation der Kinematikpunkte dndert die Positionen von Gelenken und Gummimetall-
lagern, wahrend Position und Orientierung der flexiblen oder starren Korper unveridndert
bleiben. Zur Sicherstellung der Modellkonsistenz werden masselose Verbindungskorper
zwischen Lagermodell und flexiblen Strukturen eingefiigt, die auch bei Abweichungen zwi-
schen Kinematikpunkt und Krafteinleitungsstellen die Kraftiibertragung ermoglichen. Die
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resultierenden Momente aus den geidnderten Hebelarmen sind aufgrund der hohen Steifig-
keit der Kopplungselemente und der kleinen Hebelarme vernachléssigbar. Ein verschobe-
nes Gummimetalllager bewirkt somit eine Anderung der elastokinematischen Achseigen-
schaften, die der Wirkung einer konstruktiven Anpassung von Lagerstelle und Anbindungs-

geometrie des Strukturkorpers entspricht.

In bisherigen Vorverdftentlichungen ([118], [119], [120]) und in [47] wurde nahezu aus-
schlieBlich der isolierte Einfluss einer Variation von Spur- oder Sturzwinkelgradient auf die
Reibarbeit oder den Reifenverschleil im Reifenlatsch untersucht. Lediglich in [118] wur-
den zwei verschleiBarme Raderhebungskurven fiir Spur- und Sturzwinkel kombiniert, um
eine geringere Reibarbeit bei Geradeausfahrt mit konstanter Geschwindigkeit zu erzielen.
In den folgenden Analysen werden Spur- und Sturzwinkeldnderungen systematisch variiert
und miteinander kombiniert. Abbildung 4.13 zeigt die definierten Raderhebungskurven:
sieben Verlaufe fiir die Spurwinkeldnderung (a) und neun Verlaufe fiir die Sturzwinkelédn-
derung (b) bei paralleler, gleichsinniger Federbewegung, aufgetragen iiber die vertikale

Verschiebung des Radmittelpunktes zgy.

70 70 Serie
= =
g ol g ol
~ ~
N N
-90 — -90 ' '
0 190 1.5 -3 Y 0 1
9/ ° v/°
(a) (b)

Abbildung 4.13: Variation der Spur- und Sturzwinkeldnderung bei paralleler, gleich-
sinniger Federbewegung (Radmittelpunktverschiebung zgy) des Hin-
terachsmodells: (a) Sieben Kurven der Spurwinkeldnderung 9(zgym),
(b) Neun Kurven der Sturzwinkeldnderung y (zgy); Serienkonfigura-
tion (rot)

Die Serienkonfiguration ist jeweils rot hervorgehoben. Alle Kurven wurden so definiert,

dass sie bei zgy; = 0 mm durch den gleichen Punkt verlaufen und sich ausschlieBlich in

ithrer Steigung unterscheiden. Zur quantitativen Charakterisierung der Kurven wurden die
in Tabelle 4.5 aufgeflihrten Gradienten ky = dd/dzgy und k, = dy/dzgy im Bereich

Zgpm € [—30, 30] mm mittels linearer Regression bestimmt. Die Spurwinkelgradienten kg

variieren von —0,811°/100 mm (Nachspurverhalten beim Einfedern) bis 1,595 °/

100 mm (Vorspurverhalten beim Einfedern), wahrend die Sturzwinkelgradienten k, von
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—2,18°/100 mm (zunehmend negativer Sturz beim Einfedern) bis 1,08 °/100 mm (zu-
nehmend positiver Sturz beim Einfedern) reichen. Die Kombination dieser sieben Spur- mit

den neun Sturzwinkelvarianten resultiert in insgesamt 63 Fahrwerksetups.

Tabelle 4.5:  Berechnete Spur- und Sturzwinkelgradienten (ky, k, ) der in Abbildung
4.13 dargestellten Raderhebungskurven fiir zgy € [—30,30] mm

Spurwinkelgradient kg / Sturzwinkelgradient k,, /
°/100 mm °/ 100 mm
-0,811 -2,18
-0,404 -1,80
0,013 -1,42 (Serie)
0,313 (Serie) -1,04
0,784 -0,66
1,190 -0,19
1,595 0,22
0,64
1,08

4.6.2 Einfluss auf Reifenverschlei und Fahrdynamik

Zur Analyse der Wechselwirkungen und des Einflusses der elastokinematischen Spur- und
Sturzwinkeldnderung bei vertikaler Radmittelpunktverschiebung auf den Reifenverschleil3
und die Fahrdynamik werden die in Kapitel 4.2 beschriebenen Fahrsimulationen Beschleu-
nigen, Konstantfahrt, Bremsen, RDEI, RDE2 und stationdre Kreisfahrt durchgefiihrt.
Grundlage ist jeweils das Fahrzeugmodell aus Kapitel 3.5 mit einer angepassten Radhub-
Elastokinematik der Hinterachse. Dariiber hinaus werden die beiden Beladungszustinde
Leergewicht inkl. Fahrer und Teilbeladen betrachtet.

Einfluss auf den Reifenverschleil
Zur Darstellung der Berechnungsergebnisse wird fahrmandverspezifisch die gesamte Reib-

arbeit im Reifenlatsch Wg auf den jeweiligen Maximalwert Wy . €ines Fahrmandvers
normiert. Die so normierte Reibarbeit Wi wird iiber den Spur- und Sturzwinkelgradienten
(kg, ky) aufgetragen. Die Serienkonfiguration ist als roter Punkt gekennzeichnet. Die
schwarzen Punkte stellen die Berechnungsergebnisse dar, iiber die die Fldchendarstellungen

erzeugt werden.

Beschleunigen, Konstantfahrt und Bremsen bei Leergewicht inkl. Fahrer
Die Simulationsergebnisse der drei Fahrmandver Beschleunigen, Konstantfahrt und Brem-

sen im Beladungszustand Leergewicht inkl. Fahrer sind in Abbildung 4.14 dargestellt. Fiir
die Geradeausfahrt mit konstant 100 km/h zeigt sich ein ausgeprégter Einfluss der Radhub-
kinematik auf die verrichtete Reibarbeit im Reifenlatsch. Die Reibarbeit variiert iiber alle
63 Fahrwerksetups um einen Faktor von etwa 30. Das verschleif3giinstigste Fahrwerksetup
weist eine Kombination aus positivem Spurwinkelgradienten (ky = 1,190 °/ 100 mm)
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und negativem Sturzwinkelgradienten (k, ~ —2,18 °/ 100 mm) auf und verursacht eine
um 96,6 % geringere Reibarbeit gegeniiber dem verschleiBungiinstigsten Fahrwerksetup.
Die Serienkonfiguration erzeugt eine um den Faktor 2,7 hohere Reibarbeit als das giinstigste
Fahrwerksetup, was einer Steigerung um 170 % entspricht. Die ungiinstigste Konfiguration
weist einen negativen Spur- und positiven Sturzwinkelgradienten auf.

Konstantfahrt
vg = 100 km/h

kg /°/100mm 16 -2
k. / °/100mm

Beschleunigen Bremsen
a, ~ 1,5 m/s? a, ~ —2m/s?
- LIS

0

2 - s 16 -2
ky /°/100mm  1*© k. /°/100mm ko / °/100mm k, / °/100mm

Abbildung 4.14: Fahrmanodverspezifisch auf den Maximalwert normierte Reibarbeit im
Reifenlatsch Wy mit Beladungszustand Leergewicht inkl. Fahrer fiir
die drei Fahrmanover: Konstantfahrt bei 100 km/h, Beschleunigen
und Bremsen in Abhdngigkeit von den Spur- und Sturzwinkelgradien-
ten (ky, ky,)

Wihrend des Beschleunigungsvorgangs ist der Einfluss der Radhubkinematik deutlich ge-

ringer ausgeprigt. Die Spannweite zwischen Minimum und Maximum der berechneten nor-

mierten Reibarbeit liegt bei 0,168. Das Fahrwerksetup mit der geringsten verrichteten Reib-
arbeit ist durch einen sehr geringen Spurwinkelgradienten (ky = 0,013 °/ 100 mm) in

Kombination mit deutlich negativem Sturzwinkelgradienten (k, ~ —2,18 °/ 100 mm) ge-
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kennzeichnet. Es fiihrt beim Beschleunigen zu einer 17 % geringeren Reibarbeit im Reifen-
latsch, verglichen mit dem ungiinstigsten Fahrwerksetup. Die Serienkonfiguration liegt mit

2,1 % bei diesem Fahrmandver nur geringfiigig tiiber dem Minimum.

Beim Bremsvorgang erweist sich insgesamt ein stark positiver Spurwinkelgradient, im Ge-
gensatz zum negativen Gradienten beim Beschleunigen, und ein negativer Sturzwinkelgra-
dient als vorteilhaft hinsichtlich geringer Reibarbeit im Reifenlatsch. Dies ldsst sich durch
die entgegengesetzten Radlastverlagerungen erkldren: Beim Bremsen federt die Hinter-
achse aus, beim Beschleunigen ein. Entsprechend sind jeweils unterschiedliche Bereiche
der Raderhebungskurve relevant. Die Reibarbeit bei Serienkonfiguration der Hinterachse

liegt rund 9,5 % iiber dem Minimum.

Aus den drei Darstellungen der Abbildung 4.14 1ésst sich ableiten, dass vor allem der Spur-
winkelgradient k4 einen deutlichen Einfluss auf die Reibarbeit im Reifenlatsch zeigt, wenn-

gleich auch eine Anderung des Sturzwinkelgradienten k, die Reibarbeit beeinflusst.

Beschleunigen, Konstantfahrt und Bremsen im teilbeladenen Zustand

Zur Bewertung des Einflusses bei verschiedenen Beladungszustinden des Fahrzeugs wer-
den identische Simulationen mit einem teilbeladenen Fahrzeugmodell durchgefiihrt. Die
Ergebnisse sind in Abbildung 4.15 dargestellt. Ein Vergleich mit Abbildung 4.14 zeigt, dass
das Potenzial zur Reduktion der Reibarbeit grundsétzlich vom Beladungszustand abhéngt.

Im teilbeladenen Zustand reduziert sich die Spannweite der Ergebnisse bei Konstantfahrt
mit 100 km/h auf einen Faktor von etwa 5,6 zwischen Minimum und Maximum, was einer
deutlichen Abschwichung gegeniiber den Ergebnissen aus den Simulationen mit Leerge-
wicht inkl. Fahrer entspricht. Das Fahrwerksetup mit der geringsten verrichteten Reibarbeit
weist einen stark positiven Spurgradienten (kg = 1,595 °/ 100 mm) und einen stark nega-
tiven Sturzwinkelgradienten (k, ~ —2,18 °/ 100 mm) auf. Die Serienkonfiguration liegt
mit einer 2,1-fachen Reibarbeit des Minimums ndher am Minimum als bei der Simulation

mit Leergewicht inkl. Fahrer.

Beim Beschleunigungsvorgang vereint die Konfiguration mit der geringsten verrichteten
Reibarbeit einen negativen Spurwinkelgradienten (ky = —0,404 °/ 100 mm) und einen
negativen Sturzwinkelgradienten (k,, = —2,18 ° / 100 mm). Die Serienkonfiguration liegt
mit einem um etwa 2 % hoheren Wert nah am Minimum. Die ungiinstigste Kombination
von Spur- und Sturzwinkelgradient fiihrt zu einer rund 15 % hoheren Reibarbeit bezogen

auf das Minimum.

Beim Bremsvorgang im teilbeladenen Zustand fiihren ein stark positiver Spurwinkelgradi-
ent (kg = 1,595 °/ 100 mm) in Kombination mit einem stark negativen Sturzwinkelgradi-
enten (k, = —2,18 °/ 100 mm) zu der geringsten Reibarbeit im Reifenlatsch. Die Serien-
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konfiguration weist eine um 8 % hohere Reibarbeit auf als das Fahrwerksetup mit der mi-
nimalen verrichteten Reibarbeit. Die ungiinstigste Konfiguration liegt etwa 20 % tliber dem
Minimum.

Konstantfahrt
vr = 100 km/h

. 1.6
ky / °/100mm k. / °/100mm

Beschleunigen Bremsen
a, ~ 1,5 m/s? a, ~ —2m/s?

ky /°/100mm 1.6 -2

k., / °/100mm ' k, / °/100mm

Abbildung 4.15 Fahrmandverspezifisch auf den Maximalwert normierte Reibarbeit im
Reifenlatsch Wy mit Beladungszustand Teilbeladen fiir die drei Fahr-
manover: Konstantfahrt bei 100 km/h, Beschleunigen und Bremsen in
Abhidngigkeit von den Spur- und Sturzwinkelgradienten (ky, k)

RDE-Fahrmanover (RDE1, RDE2)

Zur Validierung der Erkenntnisse unter realitdtsnahen Fahrbedingungen werden zusétzlich
zwei als relevant hervorgehobene Fahrmandver aus einem Clustering eines RDE-Fahrzy-
klus simuliert (vgl. Kapitel 4.2.1). Diese kombinieren unterschiedliche Geschwindigkeiten
(vg = 117 km/h und vg = 102 km/h) mit zwei verschiedenen Querbeschleunigungen
(ay = 0,542 m/ s?und 1,251 m/s?) und reprisentieren typische Fahrsituationen im realen
Fahrbetrieb mit gleichzeitiger Langs- und Querdynamik. Beide Fahrmandver werden, wie
zuvor, fiir je 63 Fahrwerksetups mit den zwei Beladungszustéinden Leergewicht inkl. Fahrer
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und teilbeladen durchgefiihrt. Die Ergebnisse dieser vier Simulationen sind in Abbildung
4.16 dargestellt.

RDE1 RDE2
vg ~ 117 km/h, a, ~ 0,542 m/s? vg = 102 km/h,a;, ~ 1,251 m/s?

Leergewicht inkl. Fahrer

-0.9 1
0
i6 =2 ! -1
ky / °/100mm ky / °/100mm kg / °/100mm 16 2 k. / °/100mm
Teilbeladen
~7e - ®
- LJ E)

ky / °/100mm 16 -2 kg / °/100mm 1¢ -2
k, / °/100mm k. / ©/100mm

Abbildung 4.16: Fahrmanoverspezifisch auf den Maximalwert normierte Reibarbeit im
Reifenlatsch Wy fiir die zwei Beladungszustinde: Leergewicht inkl.
Fahrer und die zwei Fahrmandver RDE1 und RDE2 in Abhingigkeit
von den Spur- und Sturzwinkelgradienten (ky, k)

Beim Manover RDE1 zeigt sich im Beladungszustand Leergewicht inkl. Fahrer eine aus-
gepriagte Abhédngigkeit der berechneten Reibarbeit von den Fahrwerksetups. Das Setup mit
der geringsten Reibarbeit im Reifenlatsch weist eine Kombination aus stark positivem Spur-
winkelgradienten (kg = 1,595 °/ 100 mm) und stark negativem Sturzwinkelgradienten
(k, = —2,18 °/ 100 mm) auf. Die verrichtete Reibarbeit liegt bei etwa 1,1 % des Maxi-
malwerts. Die Serienkonfiguration erzeugt eine um den Faktor 4,1 hohere Reibarbeit als
das Minimum, entsprechend rund 4,9 % des Maximums. Im teilbeladenen Zustand reduziert
sich die Spannweite deutlich; die Abhidngigkeit vom Fahrwerksetup bleibt jedoch dhnlich.
Zusatzlich weist das Fahrwerksetup mit der geringsten Reibarbeit die gleichen Gradienten
wie im Beladungszustand Leergewicht inkl. Fahrer auf (ky =~ 1,595 °/100 mm, k, =
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—2,18 °/ 100 mm). Die Serienkonfiguration liegt hier bei etwa dem 2,2-fachen des Mini-
mums.

Die Ergebnisse aus dem Fahrmandver RDE2, mit hoherer Querbeschleunigung, zeigen ein
vergleichbares Bild. Im Beladungszustand Leergewicht inkl. Fahrer variiert die Reibarbeit
deutlich. Das Fahrwerksetup mit der geringsten Reibarbeit zeichnet sich erneut durch die
gleichen Gradienten wie bei den iibrigen Mandvervarianten aus (kg = 1,595 °/ 100 mm,
k, = —2,18 °/ 100 mm). Die Serienkonfiguration weist hier eine etwa 13,9-fach hohere
Reibarbeit auf als das Minimum und liegt damit bei 22 % des Maximalwerts. Im teilbela-
denen Zustand reduziert sich die Spannweite wieder; das verschleifigiinstigste Fahr-
werksetup bleibt dabei unveréndert. Die Serienkonfiguration liegt bei rund 42 % vom Ma-
ximalwert und damit etwa 2,6-mal hoher als das Minimum.

Die Analyse der beiden RDE-Fahrmanover bestitigt die bereits bei den Geradeausfahrma-
novern beobachteten Trends. Die Beladungsabhéngigkeit ist konsistent ausgepragt, wobei
der leichtere Beladungszustand deutlich gro3ere Optimierungspotenziale aufweist. Auftal-
lig ist, dass beide RDE-Manover mit ihrer kombinierten Lings- und Querdynamik dhnlich
hohe Sensitivitiaten wie die Konstantfahrt mit 100 km/h zeigen, was darauf hindeutet, dass
bei moderaten Querbeschleunigungen die Radstellung weiterhin einen dominanten Einfluss
auf die Reibarbeit behilt. Die optimalen Gradienten-Kombinationen unterscheiden sich je-
doch von denen der reinen Lidngsdynamikmandver (Beschleunigen, Bremsen), was die

Komplexitit der Gesamtoptimierung unterstreicht.

Einfluss auf die Fahrdynamik bei stationarer Kreisfahrt
Die Ergebnisse zur Bewertung der Fahrdynamik bei stationédrer Kreisfahrt zeigen ein deut-

lich anderes Bild als die Reifenverschleiflanalyse. Fiir den Vergleich der Simulationsergeb-
nisse wird die maximal erzielte Querbeschleunigung a, .« eines Fahrwerksetups auf den
Maximalwert aus allen Fahrsimulationen mit identischem Beladungszustand normiert. Die
so normierte Querbeschleunigung ay max wird liber den Spur- und Sturzwinkelgradienten
(kyg, k,) aufgetragen. Anders als bei der Reibarbeit zeigt hier eine Erhdhung von a;, ,a«
eine Verbesserung an. Die Serienkonfiguration ist weiterhin als roter Punkt gekennzeichnet
und die schwarzen Punkte stellen die Berechnungsergebnisse dar, iiber die die Flaichendar-

stellungen erzeugt wurden.

Abbildung 4.17 zeigt die Simulationsergebnisse fiir beide Beladungszustinde. Uber alle 63
Fahrwerksetups hinweg variiert die maximale Querbeschleunigung im Beladungszustand
Leergewicht inkl. Fahrer lediglich um 2,3 % (8,86 bis 9,06 m/s?). Im teilbeladenen Zu-
stand ist die Spannweite mit 4,9 % (8,72 bis 9,15 m/s?) etwas ausgeprigter, bleibt aber in
beiden Fillen auf einem niedrigen Niveau. Es wird deutlich, dass die untersuchten Variati-
onen der Radhubkinematik zwar erheblichen Einfluss auf die Reibarbeit im Reifenlatsch
haben, das gewihlte Bewertungskriterium fiir die Fahrdynamik des Fahrzeugmodells aller-
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dings deutlich weniger beeinflussen. Die maximal erzielbare Querbeschleunigung wird pri-
mir durch die Reifeneigenschaften, die Radlasten und das Gesamtfahrzeugverhalten be-
stimmt, wahrend die kinematischen Radstellungsdanderungen bei Federbewegung, wie sie
beim Wanken in Kurven auftreten, im untersuchten Fall einen weniger ausgeprigten Bei-
trag leisten. Die Serienkonfiguration weist mit 8,92 m/s? (Leergewicht inkl. Fahrer) bzw.
8,85 m/s? (Teilbeladen) eine mittlere Fahrdynamik im Vergleich mit den untersuchten
Fahrwerksetups auf. Das Fahrwerksetup mit der hochsten Querbeschleunigung bei Leerge-
wicht (ky ~ 1,19°/100 mm, k, = —2,18 °/ 100 mm) ist, verglichen mit dem ver-
schleiBglinstigsten Fahrwerksetup der Fahrmandver RDE1 und RDE2, entgegengesetzt aus-
gelegt. Dieser Unterschied verdeutlicht den Zielkonflikt zwischen Fahrdynamik und Rei-
fenverschleifl und legt die Notwendigkeit einer Mehrzieloptimierung fiir die Fahrwerkaus-
legung nahe.

Leergewicht inkl. Fahrer Teilbeladen

/-

£ 0.98
=
0.96
-0.9
0
1.6 ky / °/100mm 1.6 -2
ky / °/100mm k, / °/100mm /0] k. / ©/100mm

Abbildung 4.17: Auf den Maximalwert normierte maximal erzielte Querbeschleuni-
gung ay max bei stationdrer Kreisfahrt fiir die Beladungszustinde
Leergewicht inkl. Fahrer und Teilbeladen in Abhédngigkeit von den
Spur- und Sturzwinkelgradienten (ky, k, )

Fazit aus den Einzelergebnissen
Der Vergleich beider Beladungszusténde zeigt eine ausgepréagte Beladungsabhingigkeit so-

wohl des Optimierungspotenzials als auch der optimalen elastokinematischen Auslegung
der hinteren Radaufhidngung, was durch die Ergebnisse aus Kapitel 4.4 bestdtigt wird. Bei
Konstantfahrt mit 100 km/h dndert sich das Verhéltnis zwischen Serienkonfiguration und
Minimum von Faktor 2,7 (Leergewicht) auf Faktor 2,1 (teilbeladen), wobei die relative Po-
sition der Serienkonfiguration dhnlich bleibt. Dies resultiert daraus, dass bei quasistationa-
ren Manovern die Kombination aus initialem Vorspurwinkel 9, initialem Sturzwinkel y,,
und den elastokinematischen Radstellungsédnderungen bei Federbewegung zu unterschied-
lichen momentanen Radstellungswinkeln fiihrt, abhidngig vom Einfederungszustand und
damit der Position auf den Raderhebungskurven (Abbildung 4.13). Im teilbeladenen Zu-
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stand ist das Fahrzeug ca. 20 mm weiter eingefedert und weist daher eine andere momen-
tane Radstellung auf als bei Leergewicht. Ein momentan negativer Sturzwinkel vergroBert
den Reifenlatsch an der Innenschulter (inhomogene Belastungsverteilung, erhohte Reibar-
beit); ein positiver Spurwinkel belastet analog die Auenschulter. Eine optimierte Kombi-
nation kann zu homogenerer Latschbelastung und reduzierter Reibarbeit fiihren. Beim
Bremsen liegt die Reibarbeit der Serienkonfiguration fiir beide Beladungszusténde bei 8-
9,5 % iiber dem Minimum. Beim Beschleunigen unterscheidet sich die verrichtete Reibar-

beit des Fahrwerksetups in Serienkonfiguration nur wenig vom Minimum.

Die Fahrmandverabhédngigkeit ist liber beide Beladungszustidnde konsistent. Bei quasistati-
ondren Fahrmandvern bestehen erhebliche Unterschiede zwischen den Setups, da die Reib-
arbeit nahezu ausschlieBlich durch die Radstellung gepriagt wird. Die RDE-Fahrmandver
zeigen dhnlich hohe Sensitivititen wie die Geradeausfahrt mit konstant 100 km/h (Kon-
stantfahrt), was unterstreicht, dass bei moderaten Querbeschleunigungen die Radstellung
dominant bleibt. Bei Brems- und Beschleunigungsvorgéngen ist der Einfluss der Beladung
deutlich geringer, da die kinematischen Effekte von Antriebs- und Bremsmomenten iiber-
lagert werden. Die deutlichen Unterschiede der optimalen Konfigurationen zeigen dariiber
hinaus die Komplexitét einer ganzheitlichen VerschleiBoptimierung. Eine universell giin-
stige kinematische Auslegung existiert nicht. Es miissen Kompromisse gefunden werden,
die beispielsweise auf einer Gewichtung der Betriebszustinde nach deren Haufigkeit im
realen Fahrbetrieb basieren. Nachfolgend wird eine exemplarische Gesamtbewertung unter
Beriicksichtigung von Fahrdynamik und Reifenverschlei3 als Mehrzieloptimierungsprob-
lem beschrieben, welches durch eine entsprechende Gewichtung auf ein Einzieloptimie-
rungsproblem kondensiert werden kann.

4.6.3 Gesamtbewertung und Optimierungsstrategie

Fiir eine abschlieBende Bewertung der Fahrwerksetups hinsichtlich ihres Einflusses auf die
betrachteten ZielgroBBen wird ein Ansatz vorgeschlagen, der anhand der beschriebenen
Fahrmandver exemplarisch vorgestellt wird. Die Herausforderung besteht darin, die gegen-
laufigen Ziele einer minimalen Reibarbeit im Reifenlatsch bei verschiedenen Fahrmano-
vern einerseits und einer maximalen fahrdynamischen Leistungsfahigkeit andererseits in
einer Gesamtbewertung zu vereinen. Insgesamt werden zehn Fahrmandver-Beladungs-
Kombinationen aus fiinf Fahrmandvern (Beschleunigen, Konstantfahrt, Bremsen, RDE1
und RDE2) bei jeweils zwei Beladungszustinden (Leergewicht inkl. Fahrer und Teilbela-
den) zur Bewertung der Reibarbeit im Reifenlatsch betrachtet. Fiir die Fahrdynamik wird
die maximale Querbeschleunigung bei stationédrer Kreisfahrt bei den zwei genannten Bela-

dungszustinden genutzt.

Zunéchst werden die Bewertungskriterien jedes Fahrmandvers i auf einen einheitlichen

Wertebereich zwischen 0 und 1 skaliert;
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*ok _ y,Lun y,,,min
Ay,in = (4.13)

Ay imax — Qy,imin

WR,i,n - WR,i,min

WRin = (4.14)

WR,i,max - WR,i,min .
Die skalierte maximale Querbeschleunigung wird mit a;; , € [0, 1] und die skalierte Reib-
arbeit mit Wy} , € [0, 1] bezeichnet, i gibt die Fahrmandver-Beladungs-Kombination an
und n mit n € {1, 2, ...,63} das Fahrwerksetup als individuelle Kombination der in Abbil-
dung 4.13 dargestellten Spur- und Sturzwinkeldnderungen. Die minimale bzw. maximale
Querbeschleunigung und minimale bzw. maximale Reibarbeit {iber alle Fahrwerksetups fiir

ein Manover [ werden mit @y, ; min bZw. @y ; max und W j min bzw. Wy ; max bezeichnet.

Zur Bewertung der Fahrdynamik werden die skalierten Querbeschleunigungen aus Simula-

tionen mit beiden Beladungszustanden mit

fFD,TL = 0,5 ' a;’fLeer,n + 0,5 ' a;fTeilb‘n (415)

bei gleicher Gewichtung der Beladungszustéinde als Zielfunktion fgp , zZusammengefasst.

Fiir die Bewertung des Reifenverschleifles anhand der verrichteten Reibarbeit bei den ver-
schiedenen Fahrmandvern i ist die Vorgehensweise grundsitzlich analog, wobei hier indi-
viduelle Gewichtungsfaktoren wgy; je Fahrmandver-Beladungs-Kombinationen aus Ta-

belle 4.6 genutzt werden.

10 10

frvn = Z Wry,i WRjj» mit Z Wry, =1 (4.16)
i=1 i=1
Tabelle 4.6: Exemplarische Gewichtung der Einzel-Fahrmandver fiir die Reifenver-
schleilbewertung

i Manover Beladung WRv i

1 Beschleunigen Leer inkl. Fahrer 0,025

2 (a = 1,5m/s?) Teilbeladen 0,025

3 Konstantfahrt Leer inkl. Fahrer 0,150

4 (v = 100 km/h) Teilbeladen 0,150

5 Bremsen Leer inkl. Fahrer 0,025

6 (a ~ —2 m/s?) Teilbeladen 0,025

7 RDE1 (v = 117 km/h, Leer inkl. Fahrer 0,150

8 a, ~ 0,542 m/s?) Teilbeladen 0,150

9 RDE2(v = 102 km/h, Leer inkl. Fahrer 0,150

10 ay ~ 1,251 m/s?) Teilbeladen 0,150
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Die Gewichtung aus Tabelle 4.6 ist exemplarisch und orientiert sich an einer durchschnitt-
lichen Normalfahrt mit einem Pkw, die primér durch quasistationdre Zustinde charakteri-
siert ist (vgl. Kapitel 4.2.1). Langsbeschleunigungen (Beschleunigen und Bremsen) treten
im realen Fahrbetrieb, bezogen auf die zuriickgelegte Strecke, seltener auf und erhalten da-
her insgesamt 10 %. Die verbleibenden 90 % verteilen sich auf die Konstantfahrt mit v =
100 km/h (30 %) und die beiden RDE-Mandover (60 %). Beide Beladungszustinde werden
innerhalb jeder Manoverkategorie gleich gewichtet.

Aufgrund fehlender numerischer Konvergenz in einzelnen Simulationen konnten nicht fiir
alle 63 Fahrwerksetups vollstindige Ergebnisse tiber alle zwolf betrachteten Manover-Be-
ladungs-Kombinationen erzielt werden. Die Gesamtbewertung basiert daher auf 55 Fahr-

werksetups mit vollstindigen Datensitzen.

Die Abbildung 4.18 visualisiert die Pareto-Front der Berechnungsergebnisse, wobei jedes
Kreuz eine der 55 betrachteten Fahrwerkkonfigurationen repriasentiert. Die als Pareto-Op-
tima gekennzeichneten Konfigurationen (schwarze Punkte auf der Front) zeichnen sich
dadurch aus, dass keine andere Konfiguration in beiden Bewertungskriterien mindestens
gleich gut und in mindestens einem Kriterium besser abschneidet.
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Abbildung 4.18: Zielraumdarstellung der Zielfunktionen fry und frp mit allen unter-
suchten Losungen (Kreuze); Pareto-Front der nicht-dominierten L6-
sungen (schwarze Punkte); Serienldsung (rot)

Die Form der Pareto-Front zeigt den Zielkonflikt zwischen den beiden Zielgroen deutlich.

Fahrwerksetups, die hinsichtlich minimaler Reibarbeit optimal sind, weisen schlechtere

fahrdynamische Eigenschaften auf. Umgekehrt erreichen Konfigurationen mit guter Fahr-

dynamik nicht die minimal mogliche Reibarbeit. In der Tabelle 4.7 sind die in Abbildung

4.18 markierten Pareto-Optima sowie die Serienkonfiguration und ein moglicher Punkt auf

der Pareto-Front (e) mit ihren Zielfunktionswerten und zugehdrigen Spur- und Sturzgradi-

enten zusammengefasst. Das Pareto-Optimum (a) stellt das Fahrwerksetup mit der besten
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Fahrdynamik dar, wéhrend das Pareto-Optimum (b) das Fahrwerksetup mit der geringsten
verrichteten Reibarbeit kennzeichnet. Die fast ausschlieliche Gewichtung einer Zielgrofe
an beiden Punkten spiegelt sich auch in den deutlichen Unterschieden der Spur- und Sturz-
winkelgradienten wider. Der Punkt (c) beschreibt das Pareto-Optimum mit dem insgesamt
geringsten Zielfunktionswert fry + (1 — fgp). Die Serienkonfiguration (d) liegt nicht auf
der Pareto-Front, was, unter Berlicksichtigung der Rahmenbedingungen und Bewertungs-
kriterien, auf ungenutztes Optimierungspotenzial hindeutet. Unter Beibehaltung der fahr-
dynamischen Eigenschaften fgp serie kann fry serie theoretisch durch gezielte Anpassung
des Referenzfahrzeugs bis zum Punkt (e) entlang der fry-Achse auf die Pareto-Front ver-
schoben werden, wodurch sich fry = 0,13 ergibt. Die Serienkonfiguration weist somit ein
Optimierungspotenzial von 0,08 bzw. ein relatives Optimierungspotenzial von 38 % auf,

ohne dabei die fahrdynamischen Eigenschaften des Referenzfahrzeugs zu verschlechtern.

Insgesamt ergibt sich unter Beriicksichtigung aller in Tabelle 4.6 aufgefiihrten Fahrmano-
ver-Beladungs-Kombinationen (Langs- und Querdynamik) mit entsprechender Gewichtung
und unter gleichzeitiger Bewertung der fahrdynamischen Eigenschaften anhand der statio-
niren Kreisfahrt mit zwei Beladungszustinden ein erhebliches Verbesserungspotenzial hin-
sichtlich des Reifenverschleifles. Bezogen auf die Serienkonfiguration betragt dieses Poten-
zial 38 %.

Tabelle 4.7: Zusammenstellung ausgewihlter Fahrwerksetups aus der Pareto-Front
(Abbildung 4.18)

Bezeich- Zielfunktionswert Spur-/Sturzgradienten Pareto- Afry
nung (°/100 mm) Optimal JRV serie
= 0,02 ks = 1,595 .

(a) Jrv E ja -90 %
1—frp =098 ky=-218
frv = 0,97 ky =—0,811 .
+ b
(b) 1= fup = 0 k, = 1,08 ja 362 %
frv = 0,36 ky = 0,313 .
+71 %
©) 1~ fop = 0,22 k, = 1,08 Ja :
frv = 0,21 ks = 0,313 , o
(d) 1— fup = 0,68 k, = —142 nein 0 %
fRV = 0,13 .
-389
© 1—fpp = 0,68 o o

Die exemplarisch durchgefiihrte Mehrzieloptimierung zeigt eine Methodik auf, um neben
klassischen Auslegungszielen auch den Reifenabrieb in der Fahrwerkentwicklung zu be-
riicksichtigen. Die Analyse verdeutlicht, dass eine isolierte Optimierung einzelner Zielgro-
3en zu suboptimalen Gesamtergebnissen flihrt. Erst die parallele Beriicksichtigung mehre-
rer ZielgrofBen ermoglicht es, Betriebszustdnde und Zielkonflikte methodisch abzuwigen

und einen sinnvollen Kompromiss zu identifizieren.
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Hinsichtlich der Optimierungsparameter erweist sich eine Reduktion auf wesentliche elas-
tokinematische Achseigenschaften als vorteilhaft gegeniiber einer direkten Variation aller
Kinematikpunkte und Eigenschaften von Gummimetalllagern. Sie schafft einen direkten
Bezug zum Achsverhalten, reduziert Berechnungszeiten erheblich und ermdglicht die Uber-

tragbarkeit auf andere Achstopologien.

4.7 Fazit

Fahrwerkeigenschaften haben einen erheblichen Einfluss auf den Reifenverschleif3, der ge-
zielt zur Optimierung genutzt werden kann. Die Analysen zu Fahrbahnrauigkeit (Kapitel
4.3), Beladung (Kapitel 4.4) und statischer Radstellung (Kapitel 4.5) zeigen, dass diese Pa-
rameter die Reibarbeit im Reifenlatsch signifikant beeinflussen, wobei ihre Wirkung stets
mit der Radhub-Elastokinematik interagiert. Besonders die ausgepragte Beladungsabhin-
gigkeit zeigt, dass eine robuste Auslegung mehrere Beladungszustinde beriicksichtigen

muss.

Die Ergebnisse der Radhub-Elastokinematik-Variation (Kapitel 4.6) zeigen eine ausge-
pragte Mandverabhédngigkeit. Bei quasistationdren Mandvern wie der Geradeausfahrt mit
konstanter Geschwindigkeit und den RDE-Fahrmanovern variiert die berechnete Reibarbeit
erheblich, wihrend bei Lingsdynamikmandvern (Beschleunigen, Bremsen) der Einfluss
vergleichsweise gering ist, da Antriebs- und Bremsmomente dominieren. Die betrachteten
Varianten der Radhub-Elastokinematik beeinflussen die Reibarbeit deutlich, jedoch die ma-
ximal erzielbare Querbeschleunigung bei stationérer Kreisfahrt unter den definierten Rand-
bedingungen nur wenig.

Ohne Berticksichtigung der Fahrdynamik fiihrt das Fahrwerksetup (a) aus Abbildung 4.18
zu einer Reduktion des Zielfunktionswertes fry zur Bewertung des Reifenverschleifles um
90 % fiber alle zehn Fahrmandver-Beladungs-Kombinationen, bezogen auf die Serienkon-
figuration. Das konstruierte Pareto-Optimum (e) ermdglicht, ausgehend von der Serienkon-
figuration, eine Reduktion des Zielfunktionswertes fry um 38 % ohne Verschlechterung
der fahrdynamischen Eigenschaften (1-fgp). Verglichen mit den Ergebnissen der Einfluss-
analyse einzelner elastokinematischer Achseigenschaften an einem Hinterachsmodell [118]
und einem Fahrzeugmodell mit weniger komplexen Gummimetalllager-Modellen [120]
zeigt sich durch die Beriicksichtigung der querdynamischen Eigenschaften erwartungsge-
mif ein geringeres Optimierungspotenzial. Dies ist erwartungsgeméil, da die Auslegung
hinsichtlich zweier gegenlaufiger Ziele zwangslidufig einen Kompromiss darstellt.

Eine verschleiBoptimierte Achsauslegung muss primér die haufigsten Betriebszustdnde be-
riicksichtigen. Die gewéhlte Vorgehensweise mit gewichteten Fahrmandver-Beladungs-
Kombinationen stellt eine Moglichkeit dar, normales Fahren mit moderaten Beschleunigun-
gen effizient in der Simulation abzubilden. Einen weiteren Ansatz beschreibt [185] mit ei-

nem umfassenden Clustering von Fahrmandvern und anschlieBender Gewichtung, womit
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eine realitdtsnahe Abbildung des gesamten Fahrzyklus erzielt werden kann. In Kombination
mit der vorgestellten diskreten Anderung von Fahrwerkeigenschaften ermdglicht dies eine
effiziente Berlicksichtigung im Fahrwerkentwicklungsprozess. Die verwendeten Fahrma-
nover und Bewertungskriterien dienen in den durchgefiihrten Analysen primér der Darstel-
lung der Methodik; fiir eine realitdtsnahe Bewertung der Fahrzeugeigenschaften gilt es, wei-

tere Fahrmandver zu integrieren.



5 Zusammenfassung und Ausblick

5.1 Zusammenfassung

Durch das steigende Verkehrsaufkommen weltweit werden Lebewesen und die Umwelt zu-
nehmend belastet. Wihrend Abgas-Emissionen durch strengere Regularien in den vergan-
genen Jahren deutlich reduziert wurden, gewinnen Nicht-Abgas-Emissionen zunehmend an
Bedeutung. Der Reifenabrieb stellt die grofite Quelle fiir Mikroplastik in der Umwelt dar
und tragt erheblich zu den Feinstaub-Emissionen des StraBenverkehrs bei. Mit der Euro-7-
Norm wird erstmals eine Regulierung von Reifen- und Bremsenabrieb auf Komponenten-
ebene vorgenommen, jedoch bleibt das Zusammenspiel der Komponenten im System Fahr-
werk-Reifen-Fahrbahn dabei unberiicksichtigt. Hier setzt diese Arbeit an, indem der Rei-
fenabrieb aus fahrwerktechnischer Perspektive im Gesamtfahrzeug-Kontext betrachtet

wird.

Ziel ist es, den Einfluss elastokinematischer Achseigenschaften auf den Reifenverschlei3
zu analysieren und der fahrdynamischen Charakteristik gegeniiberzustellen. Dazu wurde
ein geeignetes Simulationsmodell erstellt und eine Bewertungsmethodik eingefiihrt, die ge-
eignete Fahrmandver, Fahrzeugkonfigurationen und Zielfunktionen umfasst und als Grund-
lage fiir die abgeleitete Optimierungsstrategie dient.

Grundlage der Analysen ist ein Mehrkorpermodell eines Serienfahrzeugs, das in
ADAMS/View erstellt wurde. Das Simulationsmodell bildet die Fahrwerkeigenschaften
mit besonderem Fokus auf die Hinterachse ab, die den Schwerpunkt der Untersuchungen
darstellt. Der Modellierungsprozess umfasste zunichst die Abbildung der Achskinematik,
gefolgt von einer schrittweisen Erweiterung um Systeme wie Federung, Dampfung, Stabi-
lisator, Lenkung, Seitenwellen und Differenzial sowie um Tréigheitseigenschaften,
viskoelastische Verformungseffekte und strukturdynamische Eigenschaften. Die Achsmo-
delle wurden anhand von K&C-Messungen des Referenzfahrzeugs validiert und kalibriert.
Das Referenzfahrzeugmodell wurde durch die Synthese der beiden Achsmodelle mit einem
Aufbaumodell sowie vier validierten FTire-Reifenmodellen erstellt. Eine Kopplung zwi-
schen ADAMS und MATLAB ermdéglichte die automatisierte Durchfiihrung umfangreicher
Simulationen und numerischer Optimierungen auf Komponenten-, Subsystem- und Ge-

samtsystemebene.
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Fiir die Bewertung von Reifenverschleill und Fahrdynamik wurden geeignete Fahrmandver
definiert. Wahrend zur Bewertung fahrdynamischer Eigenschaften eine Vielzahl genormter
Fahrmanover etabliert ist, existierte fiir Reifenverschleil keine entsprechende Bewertungs-
grundlage. Reifenverschlei3 entsteht iiberwiegend im normalen Fahrbetrieb; Grenzsituati-
onen stellen eine Ausnahme dar. Daher wurden reprasentative Einzelmandver aus dem all-
taglichen Fahrbetrieb abgeleitet. Fiir die Bewertung des Reifenverschleifles wird die Reib-
arbeit in der Kontaktfliche zwischen Reifen und Fahrbahn herangezogen, die aus dem
FTire-Kontaktmodell berechnet wird. Die Reibarbeit stellt ein vom Laufflichenmaterial un-
abhédngiges Bewertungskriterium dar, das bei Kenntnis der spezifischen Verschleifleigen-
schaften in eine Abriebmenge umgerechnet werden kann. Die Fahrdynamik wird {iber die
stationdre Kreisfahrt bewertet, wobei die maximal erreichte Querbeschleunigung als Be-

wertungskriterium dient.

Die Einflussanalyse wurde ausgehend von diskreten Eigenschaften hin zu kontinuierlichen
Fahrwerkeigenschaften strukturiert. Zuniachst wurde der Einfluss der Fahrbahnrauigkeit auf
den Reifenverschlei3 untersucht. Dabei zeigte sich, dass mit steigendem Unebenheitsprofil
sowohl die dynamischen Radstellungsanderungen als auch die Reibarbeit im Reifenlatsch
zunehmen. Die eindimensionalen Rauigkeitsprofile der verfiigbaren Fahrbahnmodelle ge-
wihrleisten bei Kurvenfahrt keine vergleichbaren Kontaktverhiltnisse. Fiir die nachfolgen-
den Analysen wurden daher ausschlieBlich ebene Fahrbahnmodelle ohne Oberfliachentextur

verwendet.

Der Einfluss der Beladung auf den Reifenverschleil ergibt sich aus zwei Effekten: Zum
einen dndern sich mit dem Einfederungszustand die Radstellungswinkel entsprechend der
Radhub-Elastokinematik, zum anderen steigt die Radlast und damit die Reibkréfte im Rei-
fenlatsch. Beide Effekte fiihren zu einer Zunahme der Reibarbeit bei hoherer Beladung. Die
isolierte Variation der initialen Spur- und Sturzwinkel zeigt mandverabhéngige Minima der
Reibarbeit bei unterschiedlichen Kombinationen. Dies ergibt sich aus der Uberlagerung von
initialer Radstellung und elastokinematischer Radstellungsdnderung, wobei momentane
Radstellungswinkel nahe 0 ° fiir den Reifenverschlei3 optimal sind. Steigende absolute
Spur- und Sturzwinkel fithren zu einem Anstieg der Reibarbeit, da der Reifen zunehmend
schriag zur Fahrbahn orientiert ist. Der Einfluss des Spurwinkels ist wesentlich grof3er als
der des Sturzwinkels. Zusitzlich kann durch eine giinstige Kombination der initialen Rad-
stellungswinkel eine Homogenisierung im Reifenlatsch erzielt und damit eine ungleichma-
Bige Reibarbeit zwischen Innen- und Auflenseite des Reifens vermieden werden.

Fiir die Analyse des Einflusses der Radhub-Elastokinematik wurden die initialen Radstel-
lungswinkel der Serienkonfiguration beibehalten und die elastokinematischen Radstel-
lungsénderungen bei Federbewegung variiert. Aus der Kombination von sieben Spurwin-
kelverldufen und neun Sturzwinkelverldaufen ergaben sich 63 Fahrwerksetups. Diese wur-
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den mit zwei Beladungszustdnden und sechs Fahrmandvern simuliert, woraus zehn Fahr-
mandver-Beladungs-Kombinationen zur VerschleiBbewertung sowie die stationdre Kreis-
fahrt zur Fahrdynamikbewertung resultierten. Die Ergebnisse zeigen, dass die Unterschiede
in der Reibarbeit zwischen den Fahrwerksetups bei Konstantfahrt und moderaten Kurven-
fahrten am grof3ten sind und mit zunehmender Beladung abnehmen. Es zeigt sich ein deut-
licher Zielkonflikt: Fahrwerksetups mit minimalem Verschlei3 weisen eine geringere ma-
ximal erreichbare Querbeschleunigung auf.

Fiir die Gesamtbewertung wurden zwei Zielfunktionen definiert, die unter Beriicksichti-
gung aller Fahrmandver-Beladungs-Kombinationen den Reifenverschlei3 bzw. die Fahrdy-
namik beschreiben. Die Auswertung der gegenlaufigen Zielfunktionswerte fiir alle definier-
ten Fahrwerksetups ermoglicht eine Bewertung hinsichtlich Pareto-Optimalitét. Die resul-
tierende Pareto-Front enthélt ausschlieBlich Fahrwerksetups, bei denen eine Verbesserung
in einem Ziel zwangslaufig eine Verschlechterung im anderen Ziel bedeutet. Die Serien-
konfiguration liegt nicht auf der Pareto-Front, was auf ungenutztes Optimierungspotenzial
hindeutet. Bei unverdnderter Fahrdynamik ist eine deutliche Reduktion gegeniiber der Se-
rienkonfiguration moglich.

Die Ergebnisse verdeutlichen, dass das Fahrwerk durch die Radfiihrung maBBgeblich den
Reifen-Fahrbahn-Kontakt und damit das VerschleiBverhalten beeinflusst. Unter den be-
trachteten Randbedingungen und mit den definierten Bewertungskriterien zeigen die Er-
gebnisse, dass bereits durch eine angepasste elastokinematische Auslegung eine Reduktion
des Reifenverschleiles um 38 % moglich ist, ohne die fahrdynamischen Eigenschaften zu
verschlechtern. Eine ganzheitliche Betrachtung des Systems Fahrwerk-Reifen bietet somit
erhebliches Optimierungspotenzial hinsichtlich Reifenverschlei3, sofern dieser bereits in
der Frithphase der Fahrwerkentwicklung als Auslegungsziel beriicksichtigt wird.

5.2 Ausblick

Die realitidtsnahe Abbildung der Fahrzeugnutzung ist ein entscheidender Faktor bei der Be-
wertung des Fahrwerksystems hinsichtlich Reifenverschleil. Allein die Fahrweise ver-
schiedener Personen unterscheidet sich teilweise deutlich. Die Beriicksichtigung weiterer
Fahrmandver oder Fahrertypen kann hier zusétzlichen Einblick hinsichtlich der Wechsel-
wirkung von Fahrwerkauslegung und Reifenverschleif liefern. Auch lidngere reprisentative
Fahrzyklen kdnnen zu einer realitdtsniheren Bewertung beitragen, wobei die Rechenzeiten
komplexer Mehrkorpermodelle dabei aktuell einen begrenzenden Faktor darstellen. Vor al-
lem, wenn eine numerische Mehrzieloptimierung mit vielen Zielfunktionsauswertungen an-
gestrebt wird, sind Methoden zur Beschleunigung der numerischen Berechnung oder zur
Reduktion der Simulationszeiten erforderlich. Hybride Modellierungsansitze konnten hier
einen vielversprechenden Ansatz darstellen, bei denen physikalische Modelle mit datenge-
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tricbenen Modellen kombiniert werden, um beispielsweise komplexe Komponentenmo-
delle von Gummimetalllagern rechenzeiteffizient abzubilden, ohne die Abbildungsgenau-
igkeit wesentlich zu beeintrachtigen.

Weiteres Potenzial fiir eine umfassendere Gesamtbewertung bietet die Erweiterung der
Fahrdynamikbewertung {iber die stationdre Kreisfahrt hinaus, etwa durch instationidre Ma-
nover oder die Bewertung des Lenkverhaltens. Dartliber hinaus konnen zusétzliche Ausle-
gungsziele wie der Fahrkomfort in die Bewertung integriert oder weitere Fahrwerkkompo-
nenten wie Aufbaufeder- und Schwingungsdidmpfereigenschaften variiert werden, um ihren
Einfluss auf den Reifenverschleill im Kontext der Gesamtbewertung zu beriicksichtigen.
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