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ie Fahr- und Kippstabilität sowie die Schwin-
gungsbelastung auf den Fahrer werden bei Flur-

förderzeugen erheblich durch die Reifeneigenschaften 
beeinflusst. Für die detaillierte Beurteilung des dynami-
schen Fahrzeugverhaltens kommen Mehrkörpersimula-
tionen zum Einsatz, durch die genaue Aussagen über das 
Fahrzeugverhalten getroffen werden können. Um die 
Reifeneigenschaften im Rahmen dieser Simulationen re-
alitätsnah abbilden zu können wird ein zuverlässiges 
und valides Reifenmodell benötigt, welches die auftre-
tenden Kräfte und Momente in die Fahrzeugstruktur 
einleitet. Hierbei ist von besonderem Interesse, dass die 
speziellen nichtlinearen Eigenschaften von Flurförder-
zeugreifen hinsichtlich der Vertikal- und Querdynamik 
durch das Modell abgebildet werden können.   

In diesem Beitrag wird ein dreidimensionales, nichtline-
ares Reifenmodell für Superelastikreifen vorgestellt, mit 
dem die Fahrdynamik von Flurförderzeugen bei unter-
schiedlichen Fahrmanövern untersucht werden kann. 
Nach einer kurzen Beschreibung des grundsätzlichen 
Modellaufbaus wird auf die Parametrierung des Modells 
eingegangen, wodurch der theoretische Ansatz an das 
reale Reifenverhalten angepasst wird. Neben experimen-
tellen Daten werden hierfür Simulationsergebnisse her-
angezogen, welche durch einen eigenentwickelten struk-
turmechanischen Ansatz generiert werden. Im 
Anschluss wird das Reifenmodell durch den Vergleich 
zwischen Simulations- und Messergebnissen validiert 
bzw. verifiziert, wodurch die Gültigkeit in verschiedenen 
Einsatzgebieten überprüft wird.  

[Schlüsselwörter: Superelastikreifen, Reifenmodell, Mehrkör-
persimulation, Fahrdynamiksimulation, Finite-Elemente-
Methode] 

he driving and tipping stability as well as the vibra-
tion load on the driver are considerably influenced 

by the tyre properties of industrial trucks. Multibody 
simulations are used for the detailed assessment of dy-

namic vehicle behaviour, which can provide precise in-
formation on vehicle behaviour. In order to be able to 
realistically reproduce the tyre properties within the 
framework of these simulations, a reliable and valid tyre 
model is required which introduces the occurring forces 
and moments into the vehicle structure. It is of particu-
lar interest that the special nonlinear properties of in-
dustrial truck tires with regard to vertical and lateral 
dynamics can be mapped by the model. 

This paper presents a three-dimensional, nonlinear tire 
model for superelastic tires that can be used to investi-
gate the driving dynamics of industrial trucks during 
different driving maneuvers. After a short description of 
the basic model structure, the parameterization of the 
model is discussed, whereby the theoretical approach is 
adapted to the real tire behavior. In addition to experi-
mental data, simulation results are used, which are gen-
erated by an own developed structural mechanical ap-
proach. The tire model is then validated or verified by 
comparing the simulation and measurement results, 
which checks its validity in various areas of application. 

[Keywords: Superelastic tyre, Tire model, Multibody simula-
tion, Vehicle dynamics simulation, Finite element method] 

1 EINLEITUNG 

Reifen bilden eine wesentliche Komponente in der 
Fahrzeugdynamik, da alle Kräfte und die daraus resultie-
renden Momente, über den Reifen-Fahrbahn-Kontakt auf 
das Fahrzeug einwirken. Bei Flurförderzeugen werden die 
Schwingungs- und Stoßbelastungen, welche in das Fahr-
zeug eingeleitet werden, lediglich durch die Reifen absor-
biert. Zusätzlich werden die Fahr- und Kippstabilität er-
heblich durch die Reifeneigenschaften beeinflusst. 
Hinsichtlich dieser Aspekte rücken Simulationsmodelle in 
den Vordergrund, welche den Einfluss des Reifens auf das 
Fahrverhalten bereits im Vorhinein genau prognostizieren 
können. Zusätzlich lassen sich durch umfangreiche und 
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tiefgehende Kenntnisse des dynamischen Verhaltens un-
terschiedlicher Reifentypen die Reifenauswahl je nach 
Fahrzeugmodell und Einsatzfall, sowohl für die Erstaus-
rüstung, als auch für die Nachrüstung von Ersatzreifen 
anpassen. Der besondere Fokus wird bei der Erstellung 
des Modells auf die vielseitige Einsatzmöglichkeit sowie 
auf die einfache Implementierung in ein Gesamtfahr-
zeugmodell gelegt. In zwei vorangegangenen For-
schungsprojekten sind bereits separate Reifenmodelle zur 
Beschreibung der Vertikaldynamik [Oh17] sowie der 
Querdynamik [Bus15] entstanden. Das von Busch auf Ba-
sis von künstlichen neuronalen Netzen entwickelte quer-
dynamische Modell wurde von Stepanyuk [SKB16a] in 
einen analytischen Ansatz überführt, wodurch eine deut-
lich einfachere Handhabung bei der Anwendung des Mo-
dells in der Mehrkörpersimulation realisiert werden konn-
te. Das in diesem Beitrag vorgestellte Modell fasst diese 
separaten Modellformen in einer modifizierten Form zu 
einem erweiterten Integrierten Reifenmodell zusammen. 
Mit diesem dreidimensionalen, nichtlinearen Reifenmo-
dell besteht die Möglichkeit vielseitige fahrdynamische 
Untersuchungen durchzuführen.  

2 BESCHREIBUNG DES REIFENMODELLAUFBAUS 

In diesem Abschnitt werden der theoretische Ansatz 
sowie die Umsetzung des Reifenmodells im MKS-Code 
Adams beschrieben. Darüber hinaus werden die physika-
lischen Hintergründe dieses Ansatzes erläutert und mit 
den Modellparametern in Verbindung gebracht. 

2.1 ANFORDERUNGEN AN DAS REIFENMODELL 

Für die Formulierung einer geeigneten Modellform gilt es 
im Vorhinein die Anforderungen an diese genau zu defi-
nieren. Wie bereits eingangs beschrieben wird das Ziel 
verfolgt den ebenen Ansatz von Oh [Oh17] zu einem 
dreidimensionalen Modell zu erweitern. Somit kann die 
Anforderung definiert werden, dass alle drei Kontaktkräf-
te in x-,y- und z-Richtung und die daraus resultierenden 
Momente richtig abgebildet werden können. Die Kontakt-
kräfte, welche im Latsch auf den Reifen aufgrund des Ab-
rollvorganges und der damit verbundenen Fahrt-
geschwindigkeit 𝑣𝑣𝑥𝑥, des Schräglaufwinkels 𝛼𝛼 bei Kurven-
fahrten sowie der Fahrzeugmasse einwirken sind schema-
tisch in Abbildung 1 dargestellt. Hierbei wird als Latsch 
die Reifenaufstandsfläche bezeichnet, welche aus der ver-
tikalen Last resultiert und somit den Kontakt zur Fahrbahn 
herstellt. Da es bei Flurförderzeugreifen im Betrieb zu 
sehr hohen Schräglaufwinkeln und Schräglaufraten kom-
men kann, tritt hierbei ein besonderes querdynamisches 
Verhalten auf, welches bei der Modellierung berücksich-
tigt werden muss. Neben fahrdynamischen Aspekten las-
sen sich somit zusätzlich komfortrelevante Fragestellun-
gen, wie z.B. der Überfahrt von Hindernissen bearbeiten.  

 
Abbildung 1. Reifenkontaktkräfte zwischen Reifen und Fahr-

bahn sowie die resultierenden Momente  

2.2 STRUKTUR DES REIFENMODELLS 

Bei der Grundstruktur des Reifenmodells handelt es 
sich um ein Speichenmodell, welches als separates Mehr-
körpersystem formuliert wird. Diese Grundstruktur wird 
durch einen analytischen Ansatz erweitert, wodurch der 
Aufbau der dynamischen Querkraft abgebildet werden 
kann. Das Mehrkörpersystem, welches die mechanischen 
Eigenschaften des Reifens abbilden soll, orientiert sich 
stark an den Ansatz des Hohenheimer Reifenmodells (vgl. 
hierzu [Fer08] und [Wit15]) sowie in Ansätzen an das 
Modell von Oh [Oh17]. Während das Modell von Oh, wie 
eingangs bereits erwähnt, lediglich die Vertikaldynamik 
berücksichtigt und somit den Reifen als eben betrachtet, 
ist das Hohenheimer Reifenmodell ein dreidimensionales 
Modell. Die flexible Gummischicht des Reifens wird über 
eine Anordnung von vielen Feder-Dämpfer-Systemen in 
radialer, axialer sowie in tangentialer Richtung idealisiert. 
Die für den Kontakt zur Fahrbahn verantwortliche Lauf-
fläche wird durch eine Verkettung von Starrkörpern, den 
sog. Kontaktelementen, modelliert. Die Verbindung zwi-
schen den Elementen sowie zur Felge wird über die ange-
sprochenen Feder-Dämpfer-Elemente hergestellt. Die In-
teraktion zwischen Reifen und Fahrbahn wird über eine 
Kontaktbedingung zwischen den Kontaktelementen und 
der Fahrbahngeometrie beschrieben, wodurch ein kontinu-
ierlicher Rollkontakt abgebildet werden kann. In der Kon-
taktbedingung sind zusätzlich die Reibeigenschaften in 
Längs- und in Querrichtung des Modells separat definiert. 
Somit lässt sich die Anisotropie in der horizontalen Kraft-
übertragung, welche auf die Profilierung des Reifens und 
auf die Felgengeometrie zurückzuführen ist, berücksichti-
gen. Der schematische Aufbau des Modells ist in Abbil-
dung 2 gezeigt. Neben der in der linken Darstellung ge-
zeigten Seitenansicht des Speichenmodells, ist rechts eine 
Schnittdarstellung zur Beschreibung des axialen Verhal-
tens abgebildet. Zusätzlich sind in der Darstellung die zu-
gehörigen Parameter eingetragen, welche das mechani-
sche Verhalten des Reifens bestimmen. 
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Abbildung 2. Schematischer Modellaufbau mit den zugehörigen mechanischen Parametern

Durch die tangentialen Steifigkeiten 𝑐𝑐𝑥𝑥𝑥𝑥  und Dämpfungen 
𝑑𝑑𝑥𝑥𝑥𝑥  wird sichergestellt, dass der Reifen das Antriebs- so-
wie das Bremsmoment auf die Fahrbahn übertragen kann. 
Die axialen Komponenten 𝑐𝑐𝑦𝑦𝑦𝑦 und 𝑑𝑑𝑦𝑦𝑦𝑦 beschreiben die 
Querkraftentwicklung während einer Kurvenfahrt. Das 
vertikaldynamische Verhalten wird in erster Linie durch 
die radialen Parameter 𝑐𝑐𝑧𝑧𝑧𝑧 und 𝑑𝑑𝑧𝑧𝑧𝑧 charakterisiert. Die ge-
ometrischen Abmessungen des Reifens lassen sich durch 
die Lage der Kontaktelemente zur Felge bzw. durch die 
Größe der Elemente variieren, wodurch das Modell voll-
kommen parametrisch aufgebaut ist. Die Diskretisierung 
kann über die Anzahl der Elemente angepasst werden. Die 
Kraftübertragung in den drei Raumrichtungen der jeweili-
gen Speichen wird in Adams über ein nichtlineares drei-
dimensionales Kraftelement realisiert. Die nichtlinearen 
Steifigkeiten und Dämpfungen werden in Abhängigkeit 
der Verformungen bzw. der Verformungsgeschwindigkei-
ten in den Kraftelementen berücksichtigt. Der Reibkon-
takt ist über ein Coulombsches Reibmodell implementiert. 
Hierbei werden die Reibbeiwerte 𝜇𝜇𝑥𝑥 und 𝜇𝜇𝑦𝑦 in Abhängig-
keit der Haft- und Gleitgeschwindigkeit (𝑣𝑣𝐻𝐻, 𝑣𝑣𝐺𝐺) sowie 
der Radlast 𝐹𝐹𝑧𝑧 berechnet.  

Wie oben bereits angedeutet muss der Modellierung der 
dynamischen Querkraft eine besondere Beachtung ge-
schenkt werden. Aufgrund der hohen Schräglaufraten, 
welche bei den Lenkmanövern von Flurförderzeugen auf-
treten können, weist der Reifen Dämpfungseffekte auf, 
die sich in der Querkraft in Form einer Hysterese erken-
nen lassen [SKB16a]. Um diesen Effekt abbilden zu kön-
nen, wird die Querkraftkomponente des oben beschriebe-
nen Modells durch einen dynamischen Anteil erweitert, 
welcher eine Abhängigkeit zur Schräglaufrate und der 
Fahrtgeschwindigkeit aufweist. Dieser Anteil resultiert 
aus dem oben bereits erwähnten analytischen Ansatz von 
Stepanyuk und wird zusätzlich als äußere Kraft in das 
Mehrkörpersystem des Reifens implementiert. Die mo-
dellinternen Berechnungen zur genauen Bestimmung der 
Reifenkräfte werden im nächsten Abschnitt diskutiert.  

Wie bereits eingangs angesprochen, wird das Modell zur 
Verwendung in der MKS-Software MSC Adams 
[MSC17] vorgesehen. Um den Aufbau des Modells so 
wenig zeitintensiv wie möglich zu gestalten, wird die 
Struktur automatisiert durch eine programminterne Pro-
grammiersprache implementiert [MSC16]. Der eingebun-
dene Code erstellt das Modell in Abhängigkeit der defi-
nierten mechanischen und geometrischen Parameter in der 
gewünschten Position der Simulationsumgebung und ge-
währleitstet somit eine einfache Handhabung.  

2.3 BERECHNUNG DER REIFENKRÄFTE 

Die Reifenkräfte in den drei Raumrichtungen werden 
durch die Kontaktelemente im Latsch in das Modell ein-
geleitet. Durch die Summation der Feder- und der 
Dämpferkräfte in den entsprechenden Richtungen resul-
tieren 𝐹𝐹𝑥𝑥, 𝐹𝐹𝑦𝑦 und 𝐹𝐹𝑧𝑧 zwischen Felge und Latsch. Um diese 
Kräfte bestimmen zu können wird zusätzlich die Verfor-
mung 𝑢𝑢(𝑡𝑡) sowie die Verformungsgeschwindigkeit 𝑢̇𝑢(𝑡𝑡) 
benötigt. Diese Größen werden aus der Relativbewegung 
zweier Koordinatensysteme bestimmt, welche sich auf der 
Felge und den jeweiligen Kontaktelement befindet.  

Die vertikale Kraftübertragung, welche das Einfederungs-
verhalten des Reifens im statischen sowie dynamischen 
Zustand in erster Linie beeinflusst wird modellintern wie 
folgt bestimmt:  

𝐹𝐹𝑧𝑧(𝑡𝑡) = �𝑐𝑐𝑧𝑧𝑧𝑧𝑢𝑢𝑧𝑧𝑧𝑧(𝑡𝑡) + 𝑑𝑑𝑧𝑧𝑧𝑧𝑢̇𝑢𝑧𝑧𝑧𝑧(𝑡𝑡)
𝑁𝑁(𝑡𝑡)

𝑖𝑖=1

. (1) 

Hierbei stellt 𝑁𝑁(𝑡𝑡) die zeitlich veränderliche Anzahl der 
Kontaktelemente im Latsch dar, welche kontinuierlich 
während der Simulation von dem Kontaktmodell ermittelt 
wird. Diese Anzahl wird vereinfacht durch eine ganze 
Zahl dargestellt, woraus die Annahme resultiert, dass alle 
Elemente gleich verformt bzw. mit der gleichen Ge-
schwindigkeit verformt werden. Diese Annahme lässt sich 
dadurch begründen, dass der Winkel zwischen den Spei-
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chen sehr gering ist und es somit zu keinen erheblichen 
Abweichungen zwischen den globalen und lokalen Ver-
formungen bzw. Verformungsgeschwindigkeiten kommt. 
Aus den nichtlinearen Funktionen der Steifigkeit 
𝑐𝑐𝑧𝑧(𝑢𝑢𝑧𝑧(𝑡𝑡)) und der Dämpfung 𝑑𝑑𝑧𝑧(𝑢𝑢𝑧𝑧(𝑡𝑡), 𝑢̇𝑢𝑧𝑧(𝑡𝑡)) des Rei-
fens werden so während der Simulation die Splines für ei-
ne Speiche ermittelt.  

𝑐𝑐𝑧𝑧𝑧𝑧 =
𝑐𝑐𝑧𝑧(𝑢𝑢𝑧𝑧(𝑡𝑡))
𝑁𝑁(𝑡𝑡)

 bzw. 𝑑𝑑𝑧𝑧𝑧𝑧 =
𝑑𝑑𝑧𝑧(𝑢𝑢𝑧𝑧(𝑡𝑡), 𝑢̇𝑢𝑧𝑧(𝑡𝑡))

𝑁𝑁(𝑡𝑡)
 (2) 

Die Steifigkeits- bzw. Dämpfungssplines sind hierbei in 
Abhängigkeit der Verformung bzw. der Verformungsge-
schwindigkeit implementiert, so dass die Nichtlinearität 
hinsichtlich dieser Parameter berücksichtigt wird. 

Das Übertragungsverhalten der Längskraft setzt sich aus 
zwei Komponenten zusammen. Neben der Feder-
Dämpfer-Kraft zwischen Felge und Kontaktelement 𝐹𝐹𝑥𝑥(𝑡𝑡) 
muss hier noch die Kraft der Koppelelemente zwischen 
den Kontaktelementen 𝐹𝐹𝑇𝑇(𝑡𝑡) berücksichtigt werden. Die 
Summe dieser Kräfte ergibt die Gesamtkraft in Längsrich-
tung:  

𝐹𝐹𝑥𝑥
𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔(𝑡𝑡) = 𝐹𝐹𝑥𝑥(𝑡𝑡) + 𝐹𝐹𝑇𝑇(𝑡𝑡) (3) 

Die beiden angesprochenen Komponenten lassen sich wie 
folgt bestimmen: 

𝐹𝐹𝑥𝑥(𝑡𝑡) = �𝑐𝑐𝑥𝑥𝑥𝑥𝑢𝑢𝑥𝑥𝑥𝑥(𝑡𝑡) + 𝑑𝑑𝑥𝑥𝑥𝑥𝑢̇𝑢𝑥𝑥𝑥𝑥(𝑡𝑡)
𝑁𝑁(𝑡𝑡)

𝑖𝑖=1

 (4) 

𝐹𝐹𝑇𝑇(𝑡𝑡) = �𝑐𝑐𝑇𝑇𝑇𝑇𝑢𝑢𝑇𝑇𝑇𝑇(𝑡𝑡) + 𝑑𝑑𝑇𝑇𝑇𝑇𝑢̇𝑢𝑇𝑇𝑇𝑇(𝑡𝑡),
𝑁𝑁(𝑡𝑡)

𝑖𝑖=1

 (5) 

wobei die jeweiligen Steifigkeiten und die Dämpfungen 
Abbildung 2 zu entnehmen sind. Die Summe der Längs-
kraft stellt die Reaktionskraft zur Reibkraft in Fahrtrich-
tung dar und ist verantwortlich für die richtige Abbildung 
des Längsschlupfes. Die Steifigkeit 𝑐𝑐𝑥𝑥 ist hierbei ebenfalls 
als Spline ausgeführt, welcher von der Verformung in x-
Richtung abhängig ist. Der Dämpfungsbeiwert 𝑑𝑑𝑥𝑥 wird als 
konstant formuliert, da sich in den Simulationen lediglich 
ein geringer Einfluss beobachten ließ. Die Steifigkeit 𝑐𝑐𝑇𝑇 
sowie die Dämpfung 𝑑𝑑𝑇𝑇 im Kontaktbereich wird ebenfalls 
durch lineare Faktoren beschrieben. Die Verteilung der 
Steifigkeit bzw. der Dämpfung auf die Speichen im 
Latsch wird nach der identischen Methode wie bei der 
Vertikalkraft realisiert (vgl. Gl. (2)). 

Wie bereits oben angedeutet setzt sich die Querkraft aus 
einem quasistatischen und dynamischen Anteil zusam-
men. Die Bestimmung der quasistatischen Kraftübertra-
gung erfolgt ebenfalls durch die Summe der Feder- und 
Dämpferkräfte in y-Richtung. Die Beschreibung der Stei-

figkeit und der Dämpfung ist hierbei identisch mit der der 
Umfangskraft.  

𝐹𝐹𝑦𝑦𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠(𝑡𝑡) = �𝑐𝑐𝑦𝑦𝑦𝑦𝑢𝑢𝑦𝑦𝑦𝑦(𝑡𝑡) + 𝑑𝑑𝑦𝑦𝑦𝑦𝑢̇𝑢𝑦𝑦𝑦𝑦(𝑡𝑡)
𝑁𝑁(𝑡𝑡)

𝑖𝑖=1

 (6) 

Der dynamische Ansatz beruht wie schon erwähnt auf 
dem Ansatz von Stepanyuk [SKB16a] und wird hier nur 
in Kürze erläutert. Der Unterschied zu Stepanyuks Model-
lierung besteht darin, dass der quasistatische Anteil durch 
die Grundstruktur des Modells nach der obigen Gleichung 
modellintern bestimmt wird und nicht durch eine analyti-
sche Funktion. Dies erleichtert die Parametrierung, da die 
Kraft lediglich von den mechanischen Parametern zur Be-
schreibung der Steifigkeit, Dämpfung und Reibung ab-
hängt.  
Aus mehreren Untersuchungen (u.a. von [Sch05]) ist be-
kannt, dass der Aufbau der Querkraft bei einer hochdy-
namischen Änderung des Schräglaufwinkels durch ein 
PT1-Übertragungsverhalten dargestellt werden kann. So-
mit lässt sich die allgemeine Gleichung für das dynami-
sche Modell wie folgt beschreiben:  

𝑇𝑇 𝐹̇𝐹𝑦𝑦
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑(𝑡𝑡) + 𝐹𝐹𝑦𝑦

𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑(𝑡𝑡) = 𝐹𝐹𝑦𝑦𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠(𝑡𝑡), (7) 

wobei durch 𝑇𝑇 die Zeitkonstante beschrieben wird, welche 
den Betrag der Hysterese bestimmt und aus Messwerten 
abgeleitet wird. Aus Gleichung (5) kann der Ausdruck für 
die dynamische Querkraft abgeleitet werden.  

𝐹𝐹𝑦𝑦
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑(𝑡𝑡) = 𝐹𝐹𝑦𝑦𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠(𝑡𝑡) − 𝑇𝑇 𝐹̇𝐹𝑦𝑦

𝑑𝑑𝑦𝑦𝑛𝑛(𝑡𝑡) (8) 

Unter der Annahme eines zeitdiskreten Systems mit der 
Schrittweite Δ𝑡𝑡 und der Formulierung des Rückwärtsdif-
ferenzenquotients ergibt sich der Ausdruck zu: 

𝐹𝐹𝑦𝑦
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑(𝑡𝑡) = 𝐹𝐹𝑦𝑦𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠(𝑡𝑡) −

𝑇𝑇
Δ𝑡𝑡

 �𝐹𝐹𝑦𝑦,𝑛𝑛
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑(𝑡𝑡) − 𝐹𝐹𝑦𝑦,𝑛𝑛−1

𝑑𝑑𝑦𝑦𝑛𝑛 (𝑡𝑡)�. (9) 

Hieraus lässt sich nun die Gleichung ableiten, nach der die 
Querkraft bei einer dynamischen Radverstellung berech-
net wird:  

𝐹𝐹𝑦𝑦
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑(𝑡𝑡) =

1

1 + 𝑇𝑇
Δ𝑡𝑡
�𝐹𝐹𝑦𝑦𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠(𝑡𝑡) +

𝑇𝑇
Δ𝑡𝑡
𝐹𝐹𝑦𝑦,𝑛𝑛−1
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑 (𝑡𝑡)�. (10) 

Dieser Ansatz wird in das Mehrköpersystem des Reifens 
implementiert und lässt somit eine Berechnung der Quer-
kraft bei hochdynamischen Fahrmanövern zu.  

Im nächsten Schritt gilt es ein Kontaktmodell zu formulie-
ren, welches die Reibeigenschaften des Reifens richtig 
abbildet. Hierbei ist von großer Bedeutung, dass sich der 
Reibbeiwert in Abhängigkeit der Relativgeschwindigkeit 
und der Belastungsrichtung definieren lässt. Das in 
Adams implementierte Coulombsche Reibmodell erwartet 
neben der Angabe des Haft- und Gleitreibbeiwertes 
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(𝜇𝜇𝐻𝐻 , 𝜇𝜇𝐺𝐺) zusätzlich die zugehörigen Geschwindigkeiten 
(𝑣𝑣𝐻𝐻 , 𝑣𝑣𝐺𝐺), wodurch die Reibungsverhältnisse beim Blo-
ckieren oder Durchrutschen des Reifens angepasst wer-
den. Der Übergang zwischen Haft- und Gleitreibung wird 
durch eine nichtlineare Funktion abgebildet. Der Verlauf 
dieser Funktion ist in Abbildung 3a) dargestellt. 

 

 

Abbildung 3. Unterscheidung der Reibbeiwerte beim Haften 
und Gleiten (a); Kammscher Reibkreis zur Beschreibung 
anisotroper Reibung (b) 

Dieses Reibmodell bietet jedoch lediglich die Möglichkeit 
die Reibbeiwerte sowie die Relativgeschwindigkeiten so 
zu definieren, dass sie in alle Raumrichtungen gleich sind. 
Bei der Modellierung des Reibkontaktes von Reifen ist 
diese Annahme jedoch nicht zutreffend, so dass eine Er-
weiterung des Modells notwendig ist. Um die anisotropen 
Eigenschaften des Reifens zu berücksichtigen wird das 
Modell so modifiziert, dass die Reibbeiwerte für die 
Längs- und Querrichtung separat definiert werden kön-
nen. Hierbei werden die Grenzen der übertragbaren Reib-
kräfte in die beiden Kraftrichtungen durch einen zur Ellip-
se verzerrten Kammschen Kreis abgebildet (s. Abbildung 
3b)) [Wit15]. Der resultierende Reibbeiwert 𝜇𝜇𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 bei der 
Überlagerung einer Längs- 𝐹𝐹𝑥𝑥 und Querkraft 𝐹𝐹𝑦𝑦 kann 
demnach nach Vorgabe der Reibbeiwerte 𝜇𝜇𝑥𝑥 und 𝜇𝜇𝑦𝑦 durch 
eine Ellipsengleich bestimmt werden. 

𝜇𝜇𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 =
𝜇𝜇𝑦𝑦

√1 − 𝜀𝜀2 cos2 𝛿𝛿
 (11) 

In diesem Zusammenhang stellt 𝜀𝜀 die numerische Exzent-
rizität dar und wird bestimmt durch:  

𝜀𝜀 =
�𝜇𝜇𝑥𝑥2 − 𝜇𝜇𝑦𝑦2

𝜇𝜇𝑥𝑥
. (12) 

Der Kraftwinkel 𝛿𝛿 beschreibt den Zusammenhang zwi-
schen der Längs- und Querkraft und ergibt sich somit zu: 

𝛿𝛿 = tan−1
𝐹𝐹𝑦𝑦

|𝐹𝐹𝑥𝑥|. (13) 

Durch diesen Ansatz lässt sich nun die Anisotropie der 
Kraftübertragung abbilden wodurch der Reibbeiwert all-
gemeingültig abgebildet wird.  

3 PARAMETRIERUNG DES REIFENMODELLS 

Um den vorgestellten Modellansatz auf das reale 
Verhalten des Reifens anzupassen, gilt es die oben be-
schriebenen reifenspezifischen Modellparameter zu ermit-
teln. Hierfür werden neben experimentellen Daten zusätz-
lich strukturmechanische Analysen verwendet, da einige 
Parameter durch Versuchsdaten schwer zu ermitteln sind. 
Auf den Aufbau des strukturmechanischen Modells und 
den Einsatz in der Parameteridentifikation wurde bereits 
sehr detailliert in dem Beitrag [PB18] eingegangen und 
wird hier nicht nochmals in diesem Umfang behandelt.  

Zur Bestimmung der radialen Steifigkeit und Dämpfung 
des Reifen werden Untersuchungen am stehenden Rad 
durchgeführt. Hierfür kommt ein Hydropuls-Prüfstand 
zum Einsatz, welcher durch einen speziellen Aufbau die 
Aufnahme des Reifens ermöglicht (s. Abbildung 4). Über 
den servohydraulischen Zylinder wird der Reifen stets 
mittig gegen eine Plattform gedrückt, wodurch die resul-
tierende Kraft gemessen wird. Dies kann sowohl quasista-
tisch als auch dynamisch geschehen, wodurch die Abhän-
gigkeit der Steifigkeit und Dämpfung von der Radlast und 
der Einfederungsgeschwindigkeit betrachtet werden kann. 

 

Abbildung 4. Hydropuls-Prüfstand zur Untersuchung des 
Einfederungsverhaltens 

Kraftmessdose 

Prüfreifen 

Prüfrahmen 

Hydropulser 
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Zur Ermittlung der Steifigkeit werden Einfederungskenn-
linien bei verschiedenen Einfederungsgeschwindigkeiten 
ermittelt. Hieraus kann abgeleitet werden, dass die Ab-
hängigkeit von der Geschwindigkeit sehr gering ist. Somit 
kann aus der gemessenen Kraft-Weg Kurve direkt der 
nichtlineare Spline der Steifigkeit wie folgt bestimmt und 
in das Modell implementiert werden: 

𝑐𝑐𝑧𝑧(𝑢𝑢𝑧𝑧) =
d𝐹𝐹𝑧𝑧(𝑢𝑢𝑧𝑧)

d𝑢𝑢𝑧𝑧
. (14) 

Aus [ODF+13] und zahlreichen Untersuchungen ist be-
kannt, dass die Dämpfung eine deutlich stärkere Abhän-
gigkeit von der Belastungsgeschwindigkeit aufweist. So-
mit wird der Reifen durch eine dynamische Kraft belastet 
und das resultierende Wegsignal messtechnisch aufge-
nommen.  

𝐹𝐹(𝑡𝑡) = 𝐹𝐹𝑚𝑚 + 𝐴𝐴 sin(2𝜋𝜋 𝑓𝑓 𝑡𝑡). (15) 

Durch die Variation der mittleren Radlast 𝐹𝐹𝑚𝑚, der 
Amplitude 𝐴𝐴 oder der Frequenz 𝑓𝑓 kann die Dämpfung in 
Abhängigkeit dieser Faktoren bestimmt werden. Der Prüf-
stand wird hierbei als Einmassenschwinger idealisiert, 
wodurch sich unter Vorgabe der ermittelten Steifigkeit die 
Dämpfung bestimmen lässt. Da die Frequenz und die 
Radlast die größten Einflussfaktoren darstellen, werden 
diese bei der Implementierung der Dämpfung in das Mo-
dell berücksichtigt.  

Für die Identifikation der weiteren Parameter kommt der 
speziell für Flurförderzeugreifen entwickelte Industrierei-
fenprüfstand des MTL zum Einsatz. Hierbei handelt es 
sich um einen Außentrommelprüfstand, mit dem das 
Längs- und Querkraftübertragungsverhalten in Abhängig-
keit verschiedenster Kenngrößen vermessen werden kann. 
Da der  Prüfstandsaufbau bereits in zahlreichen Veröffent-
lichungen vorgestellt wurde (vgl. [BB12], [Bus15]), wird 
dieser hier nicht nochmals im Detail thematisiert.  
Die Bestimmung der Längs- und Quersteifigkeit des Rei-
fens wird ebenfalls quasistatisch durchgeführt, da auch 
hier keine starke Abhängigkeit von der Belastungsge-
schwindigkeit zu erwarten ist. Für die Betrachtung in 
Längsrichtung wird der Reifen mit einer definierten Rad-
last und im gebremsten Zustand gegen die Trommel ge-
drückt. Im Anschluss wird die Trommel sehr langsam ro-
tiert, wodurch der Reifen in Längsrichtung deformiert 
wird. Aus der Rotation der Trommel und dem gemessen 
Kraftsignal kann der nichtlineare Kraft-Weg Verlauf er-
mittelt werden. Zur Ermittlung des Kraft-Weg Verhaltens 
in Querrichtung wird der Reifen lediglich um 90° gedreht. 
Aus diesen Zusammenhängen können die nichtlinearen 
Splines der Längs- und Quersteifigkeit nach dem Ansatz 
oben (vgl. Gl. (14)) ermittelt und in das Modell eingebun-
den werden. Die Dämpfungen in die jeweiligen Richtun-
gen können mit dieser Methode leider nicht bestimmt 
werden, da die Dynamik der Trommel hierfür nicht aus-
reicht. Wie oben bereits kurz angedeutet haben diese Pa-

rameter auch keinen signifikanten Einfluss auf das Mo-
dellverhalten und werden somit im Rahmen der Modell-
verifizierungen gewählt.  

Die Bestimmung der Kontaktparameter 𝜇𝜇𝑥𝑥, 𝜇𝜇𝑦𝑦 sowie die 
zugehörigen Geschwindigkeiten 𝑣𝑣𝐻𝐻 , 𝑣𝑣𝐺𝐺 werden aus den 
gemessenen Umfangskraft-Schlupf- bzw. Querkraft-
Schräglaufwinkel-Kurven abgeleitet. Aus diesen Kurven 
kann die Funktion des Reibbeiwertes der jeweiligen Rich-
tung in Abhängigkeit der Relativgeschwindigkeit abgelei-
tet werden. Die Reibbeiwerte werden hierbei durch  

𝜇𝜇𝑥𝑥 =
𝐹𝐹𝑥𝑥(𝑆𝑆𝑥𝑥)
𝐹𝐹𝑧𝑧

 bzw. 𝜇𝜇𝑦𝑦 =
𝐹𝐹𝑦𝑦(𝛼𝛼)
𝐹𝐹𝑧𝑧

 (16) 

bestimmt, wobei 𝑆𝑆𝑥𝑥 den Umfangsschlupf und 𝛼𝛼 den 
Schräglaufwinkel darstellt. Die Relativgeschwindigkeit 
kann durch die Differenz der Umfangsgeschwindigkeit 
der Trommel und der des Reifens berechnet werden. Aus 
diesen Funktionsverläufen können nun die Haft- bzw. 
Gleitreibbeiwerte und die zugehörigen Relativgeschwin-
digkeiten ermittelt und in Abhängigkeit der Radlast in das 
Reibmodell implementiert werden.  

Im letzten Schritt der Modellparametrierung gilt es die Pa-
rameter des tangential angeordneten Feder-Dämpfer-
Systems 𝑐𝑐𝑇𝑇𝑇𝑇 und 𝑑𝑑𝑇𝑇𝑇𝑇 zu bestimmen, welche zwischen den 
Kontaktelementen angeordnet sind und somit für die kor-
rekte Darstellung des Latsches zuständig sind. Da sich die 
experimentelle Bestimmung dieser Parameter als äußerst 
schwierig darstellt, kommt hierfür ein struktur-
mechanisches Modell, welches mit der Finite-Elemente-
Methode formuliert wurde zum Einsatz. Mit diesem Mo-
dell werden statische und dynamische Einfederungen des 
Reifens simuliert und sich die Verformung und die Ver-
formungsgeschwindigkeit des Latsches in Umfangsrich-
tung ausgegeben. Durch die Implementierung dieser Da-
ten in Adams kann die Steifigkeit bzw. die Dämpfung so 
optimiert werden, dass die Forderung:  

𝑢𝑢𝑇𝑇𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹(𝑡𝑡) = 𝑢𝑢𝑇𝑇𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀(𝑡𝑡) bzw. 𝑢̇𝑢𝑇𝑇𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹(𝑡𝑡) = 𝑢̇𝑢𝑇𝑇𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀(𝑡𝑡) (17) 

erfüllt wird.  

4 VALIDIERUNG UND VERIFIZIERUNG DES 
REIFENMODELLS 

In diesem Abschnitt soll das vorgestellte Integrierte 
Reifenmodell durch experimentelle Daten verifiziert bzw. 
validiert und somit die Gültigkeit nachgewiesen werden. 
Hierfür werden unterschiedliche Messdaten herangezo-
gen, so dass die verschiedenen Aspekte des Modells ge-
prüft werden können.  

Im ersten Schritt wird die vertikale Kraftübertragung des 
rollenden Reifens mit den Simulationsergebnissen 
verglichen. Um dies zu untersuchen wurde im Rahmen 
eines Vorgängerprojektes [ODF+13] der Trommel-
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prüfstand des MTL durch eine zusätzliche Komponente 
erweitert, mit der das vertikale Schwingungsverhalten des 
Reifens analysiert werden kann. Hierbei wird der Reifen 
in eine Vorrichtung (sog. Schwinge) integriert, die an 
einer Seite drehbar gelagert ist und somit in vertikaler 
Richtung eine nahezu geradlinig freie Bewegung 
ausführen kann. Der Reifen stützt sich am oberen Punkt 
der Trommel ab und nimmt somit die definierte 
Geschwindigkeit an. Durch die Platzierung einer Schwelle 
auf der Trommel, besteht die Möglichkeit die 
Vertikaldynamik und somit das Übertragungsverhalten 
der Vertikalkraft beim Überfahren dieses Hindernisses 
separat zu analysieren. Über Weg- und Beschleunigungs-
sensoren auf der Schwinge kann die Kinematik des 
Aufbaus in vertikaler Richtung messtechnisch ermittelt 
werden. Neben der Variation der Geschwindigkeit kann 
der Aufbau mit Gewichten beschwert werden, was zu 
einer variablen Radlast führt.   
Durch ein detailliertes Mehrkörpermodell des Prüfstandes, 
in dem das Reifenmodell integriert ist, können die 
Messergebnisse mit denen aus der Simulation verglichen 
werden, wodurch eine Validierung des Vertikal-
kraftverhaltens möglich ist. Hierfür wird das 
Beschleunigungssignal an einer zuvor definierten Stelle 
verwendet. Während die Frequenz der dabei enstandenen 
Schwingung Aufschluss über die Steifigkeit des Reifens 
gibt, enthält das Abklingverhalten Informationen über die 
Dämpfungseigenschaften. Abbildung 5 stellt die geme-
ssene und simulierte vertikale Beschleunigung beim 
Überfahren einer 5 mm hohen Schwelle dar.  

 
Abbildung 5. Validierung des vertikalen Kraftübertragungs-

verhaltens bei Fz=8 kN 

Es lässt sich zeigen, dass sowohl die Frequenz der 
Schwingung als auch das Abklingverhalten von dem Mo-
dell sehr gut wiedergegeben werden können.  
In Abbildung 6, in der das Beschleunigungssignal für eine 
variierte Radlast und Fahrtgeschwindigkeit dargestellt ist, 
lässt sich ebenfalls eine gute Übereinstimmung der Ver-
läufe entnehmen.  

Somit konnte nachgewiesen werden, dass die vertikale 
Kraftübertragung bei verschiedenen Radlasten und Ge-

schwindigkeiten korrekt von dem Modell abgebildet wer-
den kann. Darüber hinaus bestätigt dieses Ergebnis die 
oben beschriebene Methode zur Bestimmung der Steifig-
keits- und Dämpfungsparameter in vertikaler Richtung.  

 
Abbildung 6. Validierung des vertikalen Kraftübertragungs-

verhaltens bei Fz=12 kN 

Im nächsten Schritt wird die Gültigkeit des Modells bei 
der Übertragung der Längskraft überprüft. Das stationäre 
Übertragungsverhalten der Kraft in dieser Richtung wird 
durch Umfangsreibbeiwert-Schlupf Kurven charakteri-
siert. Hierbei wird in der Regel zwischen Antriebs- und 
Bremsschlupf unterschieden. Da es jedoch im realen Be-
trieb von Flurförderzeugen zu keinen hohen Anfahrtsbe-
schleunigungen kommt, ist in diesem Zusammenhang le-
diglich der Schlupf beim Bremsen von Interesse. Um das 
Kraftübertragungsverhalten beim Bremsen zu untersuchen 
wird der Reifen am Trommelprüfstand unter vordefinier-
ten Radlasten und Geschwindigkeiten vermessen. Hierbei 
wird der Reifen mit der definierten Radlast an die rotie-
rende Trommel gepresst und aus dem Zustand des freien 
Rollens abgebremst, bis es zu einem vollkommenen Blo-
ckieren des Reifens kommt. Aus den aufgenommenen 
Umfangsgeschwindigkeiten der Trommel 𝑣𝑣𝑇𝑇 und des Rei-
fens 𝑣𝑣𝑅𝑅 kann im Anschluss der Bremsschlupf 𝑆𝑆𝐵𝐵𝐵𝐵 in Um-
fangsrichtung bestimmt werden:  

𝑆𝑆𝐵𝐵𝐵𝐵 =
𝑣𝑣𝑇𝑇 − 𝑣𝑣𝑅𝑅
𝑣𝑣𝑇𝑇

. (18) 

Aus der gemessenen Umfangs- 𝐹𝐹𝑥𝑥 und Radlast 𝐹𝐹𝑧𝑧 kann der 
Umfangsreibbeiwert 𝜇𝜇𝑥𝑥 abgleitet werden (s. Gl. (16)). 
Diese Größe gibt nun in Abhängigkeit des Bremsschlup-
fes das Kraftübertragungsverhalten in Umfangsrichtung 
detailliert wider. Aus dieser Kurve kann neben der maxi-
malen Kraftübertragung zusätzlich der Übergang zwi-
schen Gleit- und Haftreibung entnommen werden.  

Durch die Abbildung des Prüfstandes als Mehrkörpersys-
tem mit dem eingebundenen Reifenmodell kann das simu-
lative Kraftübertragungsverhalten mit dem messtechnisch 
aufgenommenen verglichen werden. In Abbildung 7 ist 
die Gegenüberstellung der Simulations- und Messergeb-
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nisse exemplarisch für 𝐹𝐹𝑧𝑧 = 10 kN  dargestellt. Hieraus 
lässt sich entnehmen, dass das Modell die gemessen Kur-
ve qualitativ sehr gut abbilden kann.  

 
Abbildung 7. Validierung des stationären Längskraftübertra-

gungsverhalten 

Gerade in dem Bereich, in dem die höchste Umfangskraft 
übertragen wird (𝑆𝑆𝐵𝐵 ≈ 0,35) und somit von besonders 
hohem Interesse ist, zeigen die Kurven eine hohe Über-
einstimmung. Aufgrund einer zu ungenauen Messtechnik 
des Prüfstandes kann der Bereich in dem es zum Über-
gang von Gleit- zu Haftreibung kommt leider nicht detail-
liert genug aufgelöst werden, wodurch die Richtigkeit des 
simulierten Verlaufes in diesem Bereich in Frage gestellt 
werden muss. Es kann jedoch hierzu die Aussage getrof-
fen werden, dass dieser angesprochene Bereich für Flur-
förderzeugreifen ohnehin von untergeordnetem Interesse 
ist.  

Nachdem die Gültigkeit des Modells hinsichtlich der 
Übertragung der Vertikal- und Umfangskraft erfolgreich 
nachgewiesen werden konnte gilt es als letzten Schritt das 
Verhalten der quasistatischen und dynamischen Querkraft 
zu betrachten. Für die experimentellen Untersuchungen 
kommt ebenfalls der Trommelprüfstand zum Einsatz, mit 
dem eine umfangreiche Analyse der Querkraftübertragung 
möglich ist. Neben der Radlast und der Geschwindigkeit 
kann zusätzlich noch die Schräglaufrate 𝛼̇𝛼 variiert werden. 
Durch die Variation der Schräglaufrate besteht die Mög-
lichkeit zwischen der Untersuchung des quasistatischen 
und dynamischen Verhaltens zu unterscheiden.   
Abbildung 8 zeigt den Vergleich der simulierten und ge-
messenen Querkraft in Abhängigkeit des Schräglaufwin-
kels bei einer Schräglaufrate von 1°/s und einer Ge-
schwindigkeit von 12 km/h. Die Verläufe zeigen bei allen 
untersuchten Radlasten eine sehr gute Übereinstimmung. 
Dies bedeutet, dass der beschriebene Modellansatz ohne 
die Implementierung eines zusätzlichen analytischen Mo-
dells die quasistatische Querkraft mit höchster Genauig-
keit abbilden kann.  

 
Abbildung 8. Validierung des quasistatischen Querkraftüber-

tragungsverhaltens bei verschiedenen Radlasten 

Wie bereits oben beschrieben zeigt die Querkraftkennlinie 
bei Erhöhung der Dynamik Dämpfungseffekte in Form 
einer Hysterese. Zur Validierung des querdynamischen 
Modellansatzes sind in Abbildung 9 die simulierten und 
experimentellen Kennlinien bei einer erhöhten Schräg-
laufrate und verschiedenen Radlasten dargestellt. Auch 
hier lässt sich aus allen Kurven eine hohe Modellgüte ab-
leiten. Neben der Radlast wurde ebenfalls die Geschwin-
digkeit und die Schräglaufrate in weiteren Simulationsläu-
fen variiert und mit Messdaten verglichen.  Die Gültigkeit 
konnte auch in diesen Bereichen nachgewiesen werden.   

 
Abbildung 9. Validierung des dynamischen Querkraftüber-

tragungsverhaltens bei verschiedenen Radlasten 

Durch die Validierung mit Hilfe der verschiedenen Prüf-
standsergebnisse kann somit festgehalten werden, dass der 
dreidimensionale Ansatz in alle Richtungen eine hohe 
Modellgüte aufzeigt. Zusätzlich kann aus der hohen Über-
einstimmung der Simulations- und Messdaten eine hohe 
Genauigkeit bei der Parameteridentifikation abgeleitet 
werden.  
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5 ANWENDUNG IN DER 
GESAMTFAHRZEUGSIMULATION 

Nachdem die Gültigkeit des Reifenmodells durch die 
verschiedenen Prüfstandsergebnisse erfolgreich nachge-
wiesen werden konnte, wird das Modell nachfolgend im 
Rahmen der Gesamtfahrzeugsimulation eingesetzt. Diese 
Simulationen beinhalten neben Schwellenüberfahrten, mit 
denen geprüft wird, ob das Reifenmodell die Stöße bzw. 
das Schwingungsverhalten korrekt in das Fahrzeug einlei-
tet verschiedene Kurvenfahrten, durch die der richtige  
Aufbau der Querkraft untersucht wird.  

Die vertikale Kraftübertragung des Reifens in das Fahr-
zeug wird über verschiedene Schwellenüberfahrten analy-
siert. Die Schwellenhöhen und Fahrtgeschwindigkeiten 
sind hierbei identisch mit denen, die am Trommelprüf-
stand zu Validierung des Modells verwendet wurden. 
Zum Abgleich des Mess- und Simulationsergebnisse wird 
wieder das Beschleunigungssignal in vertikaler Richtung 
verwendet, welches im Bereich der Vorderachse aufge-
nommen wird. Das Mehrkörpersystem des Staplers wird 
aus detaillierten CAD-Daten abgeleitet, welche von dem 
Fahrzeughersteller zur Verfügung gestellt wurden. Das 
Gewicht sowie die Massenträgheitsmomente wurden im 
Vorhinein ermittelt und in das Simulationsmodell einge-
bunden (vgl. hierzu [SKB16b]). Bei dem Modell handelt 
es sich lediglich um ein Starrkörpermodell, welches die 
Relativbewegungen zwischen den separaten Komponen-
ten nur bedingt berücksichtigt. Diese Idealisierung beein-
flusst die Abbildung des Schwingungsverhaltens erheb-
lich und muss bei dem Vergleich zwischen Mess- und 
Simulationsdaten berücksichtigt werden. Da sich die Re-
lativbewegungen zwischen den Komponenten im Bereich 
des Hubgerüstes durch eine aufgenommene Last enorm 
verstärken, wird bei den folgenden Validierungen auf 
Messwerte, welche ohne Last generiert werden zurückge-
griffen.  
Um die äußeren Einflüsse zu minimieren und somit die 
Reproduzierbarkeit der Messdaten zu erhöhen, werden 
mehrere Versuchsfahrten absolviert und für die Validie-
rung gemittelt. In Abbildung 10 sind exemplarisch die 
gemessenen und simulierten Beschleunigungssignale bei 
einer Geschwindigkeit von 2 m/s bzw. 3 m/s ohne Last 
dargestellt. In beiden Fällen zeigt der Vergleich eine qua-
litativ gute Übereinstimmung. Insbesondere die Beschleu-
nigungspeaks, welche direkt nach dem Auftreffen des 
Reifens auf die Schwelle entstehen, können sehr genau 
wiedergegeben werden. Bei weiterer Erhöhung der Ge-
schwindigkeit nimmt der Einfluss der schwingenden 
Komponenten im Bereich des Hubgerüstes stark zu, 
wodurch das Schwingungssignal, welches aufgrund der 
Reifen entsteht, überlagert wird. Somit ist ein Vergleich 
zwischen den Daten leider nicht möglich.  

 

 
Abbildung 10. Vergleich der gemessenen und simulierten Ver-

tikalbeschleunigung bei 𝑣𝑣𝑥𝑥=2 m/s (a) und 𝑣𝑣𝑥𝑥=3 m/s (b) 

Somit kann durch den Vergleich festgehalten werden, 
dass die Vertikalkraft durch das Reifenmodell richtig in 
die Fahrzeugstruktur eingeleitet wird. Trotz des relativ 
einfachen Modellaufbaus und der nur bedingt berücksich-
tigten äußeren Einflüsse lassen sich gute Übereinstim-
mungen zwischen Mess- und Simulationsergebnissen er-
zielen. Die entstandenen Abweichungen sind zum größten 
Teil auf das Fahrzeugmodell zurückzuführen, welches ei-
nen höheren Detaillierungsgrad aufweisen müsste.  

Für den Nachweis, ob die stationäre bzw. dynamische 
Querkraft auch im Rahmen einer Gesamtfahrzeugsimula-
tion korrekt übertragen wird, werden verschiedene Kur-
venfahrten simuliert und mit Versuchsdaten verglichen. 
Um das Modell im stationären Zustand zu validieren wer-
den die Verläufe der Trajektorien im Fahrzeugschwer-
punkt bei einer stationären Kreisfahrt verglichen. Hierbei 
werden neben unterschiedlichen Lenkeinschlägen und 
somit Kreisdurchmesser verschiedene Fahrtgeschwindig-
keiten betrachtet. Abbildung 11 zeigt exemplarisch den 
Abgleich zwischen einer gemessenen und simulierten 
Trajektorie, welche bei einer Geschwindigkeit von vx=3,2 
m/s entstanden ist. Die gemessene Trajektorie kann sehr 
gut durch die Simulation abgebildet werden, was bestä-



DOI: 10.2195/lj_Proc_pross_de_201912_01 
URN: urn:nbn:de:0009-14-49737 

  
© 2019 Logistics Journal: Proceedings – ISSN 2192-9084          Seite 10 
Article is protected by German copyright law 

tigt, dass das stationäre Modell zu Übertragung der Quer-
kraft richtig implementiert und parametriert wurde.   

 
Abbildung 11. Vergleich zwischen einer gemessenen und simu-

lierten Trajektorie bei einer stationären Kreisfahrt 

Zur Validierung der dynamischen Querkraftübertragung 
wird ein L-Test simulativ und experimentell verglichen. 
Auch hier wird die Übereinstimmung der Trajektorie aus 
der Simulation und der Messfahrt betrachtet. Bei diesem 
Test wird das Fahrzeug vorerst auf einer geraden Strecke 
bis zu einer definierten Geschwindigkeit beschleunigt. Im 
Anschluss wird durch ein abruptes Lenkmanöver eine 90° 
Kurve eingeleitet. Durch dieses schlagartige Einlenken 
treten sehr hohe Schräglaufraten auf, wodurch sich dieses 
Fahrmanöver sehr gut zur Überprüfung des dynamischen 
Modells eignet. Abbildung 12 stellt die gegenübergestell-
ten Schwerpunkttrajektorien des gemessenen und simu-
lierten L-Tests dar. Die Geschwindigkeit des Fahrzeugs 
beträgt hierbei 4,5 m/s und das Einleiten der Kurve wird 
mit einer Schräglaufrate von 36,6 °/s vollzogen. Bei dem 
Vergleich der Trajektorien ist ein nahezu identischer Ver-
lauf zu erkennen, was auf eine richtige Arbeitsweise des 
Modells schließen lässt.  

 
Abbildung 12. Vergleich zwischen einer gemessenen und simu-

lierten Trajektorie beim L-Test 

Grundsätzlich lässt sich somit sagen, dass die Implemen-
tierung und somit die Verschmelzung der beiden Modell-
formen erfolgreich war. Das Reifenmodell ermöglicht 
somit neben Komfortuntersuchungen, wie die gezeigten 
Hindernisüberfahrten, zusätzlich fahrdynamische Betrach-
tungen in Form von Fahr- und Kippstabilitätsuntersu-
chungen.  

6 ZUSAMMENFASSUNG UND AUSBLICK 

In diesem Beitrag konnte ein erfolgreich validiertes 
Integriertes Reifenmodell für Superelastikreifen vor-
gestellt werden, welches im Bereich der Komfort- sowie 
Fahrdynamiksimulation Anwendung findet. Das Modell 
wurde hierbei als dreidimensionales Speichenmodell 
formuliert, welches als separates Mehrkörpersystem über 
eine programminterne Programmiersprache in ein 
Fahrzeugmodell eingebunden wird. Durch die 
Kraftübertragung in alle Raumrichtungen hebt sich das 
Modell von dem von Oh bzw. Busch und Stepanyuk ab 
und bietet eine vielseitige Einsatzmöglichkeit. Die 
Parametrierung des Modellansatzes erfolgte weitest-
gehend über experimentelle Daten, die mit Hilfe eines 
Hydropulsers bzw. eines Trommelprüstandes ermittelt 
wurden. Die Modellparameter, welche sich aus 
experimentelle Daten schwierig ableiten ließen, wurden 
mit Hilfe eines eigenentwickelts strukturmechanisches 
Modells bestimmt und in das Mehkörpersystem 
implementiert. Im Anschluss wurde das Modell durch 
zahlreiche Simulationsläufe verifiziert und durch den 
Vergleich mit Prüfstandsergebnissen validiert. Die 
Gegenüberstellungen zeigten in allen Bereichen sehr gute 
Übereinstimmungen. Anschließend wird das Modell im 
Rahmen einer Gesamtfahrzeugsimulation auf seine 
Gültigkeit überprüft. Hiefür wurden  Schwellenüber-
fahrten sowie verschiedene Kurvenfahrten simuliert und 
mit den Daten entsprechender Messfahrten verglichen. 
Auch hier konnten gute Übereinstimmungen erzielt 
werden, wodurch das Modell den geforderten 
Anforderungen etspricht.  

Um dem Modell ein noch breiteres Einsatzgebiet zuord-
nen zu können werden im weiteren Verlauf der Arbeit ne-
ben der separaten Übertragung des Längs- und Querkraft-
verhaltens zusätzlich die Überlagerung dieser Kräfte 
betrachtet. Hieraus können Erkenntnisse darüber gewon-
nen werden, ob das formulierte Kontaktmodell den Zu-
stand des überlagerten Schlupfes richtig abbilden kann. 
Ein weiterer Aspekt, welcher bei Flurförderzeugreifen ei-
ner großen Bedeutung zuzuordnen ist, ist die Entstehung 
des Sturzmomentes, welches bei Kurvenfahrten aufgrund 
der Verformung des Latsches entsteht und somit die Kip-
peigenschaften des Fahrzeuges beeinflusst. Zur Vervoll-
ständigung der Modellierung muss zusätzlich noch die 
richtige Abbildung dieses Momentes untersucht werden. 
Zusätzlich gilt es den Detaillierungsgrad des Gesamtfahr-
zeugmodells hinsichtlich des Schwingungsverhaltens zu 
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erhöhen. Damit ließen sich die Zweifel, welche beim Ver-
gleich zwischen den simulierten und gemessenen Schwel-
lenüberfahrten auftraten reduzieren, woraus eine höhere 
Aussagekraft hinsichtlich der Gültigkeit des Reifenmo-
dells abgeleitet werden kann.  
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