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Vorwort	des	Herausgebers	

Die Fahrzeugtechnik ist kontinuierlich Veränderungen unterworfen. Klima-
wandel, die Verknappung einiger für Fahrzeugbau und –betrieb benötigter 
Rohstoffe, globaler Wettbewerb, gesellschaftlicher Wandel und das rapide 
Wachstum großer Städte erfordern neue Mobilitätslösungen, die vielfach eine 
Neudefinition des Fahrzeugs erforderlich machen. Die Forderungen nach Stei-
gerung der Energieeffizienz, Emissionsreduktion, erhöhter Fahr- und Arbeits-
sicherheit, Benutzerfreundlichkeit und angemessenen Kosten sowie die Mög-
lichkeiten der Digitalisierung und Vernetzung finden ihre Antworten nicht aus 
der singulären Verbesserung einzelner technischer Elemente, sondern benöti-
gen Systemverständnis und eine domänenübergreifende Optimierung der Lö-
sungen.  

Hierzu will die Karlsruher Schriftenreihe für Fahrzeugsystemtechnik einen 
Beitrag leisten. Für die Fahrzeuggattungen Pkw, Nfz, Mobile Arbeitsmaschi-
nen und Bahnfahrzeuge werden Forschungsarbeiten vorgestellt, die Fahrzeug-
systemtechnik auf vier Ebenen beleuchten: das Fahrzeug als komplexes, digi-
talisiertes mechatronisches System, die Mensch-Fahrzeug-Interaktion, das 
Fahrzeug in Verkehr und Infrastruktur sowie das Fahrzeug in Gesellschaft und 
Umwelt. 

In kritischen Verkehrssituationen kann das schnelle Abbremsen eines Kraft-
fahrzeugs lebenswichtig sein. Fahrzeuge verfügen daher über Notbremssys-
teme, die darauf ausgelegt sind, das Potenzial der Kraftübertragung zwischen 
Reifen und Fahrbahn zu einem möglichst hohen Grad auszunutzen. Es werden 
dafür sogenannte Anti-Blockier-Systeme (ABS) eingesetzt, die den Umstand 
ausnutzen, dass die höchste Kraftübertragung nicht bei blockierenden Rädern, 
sondern bei einem deutlich geringeren Reifenschlupf erfolgt.  

Frau Zhou schlägt in der vorliegenden Arbeit ein Notbremssystem vor, das 
neben den üblichen Messgrößen wie Radwinkelgeschwindigkeit und -be-
schleunigung auch die Schwingungszustände von Fahrwerk und Reifen in der 
Regelung berücksichtigt. Dies beruht auf der bekannten Tatsache, dass 
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Schwingungen, beispielsweise Radlastschwankungen, den Bremsweg verlän-
gern. Frau Zhou geht in Ihrem Ansatz über die bislang betrachteten Vertikal-
schwingungen hinaus, indem sie auch Schwingungen in Fahrzeuglängsrich-
tung bis 150 Hz einbezieht und Ansätze vorstellt, diese Schwingungen über 
eine geeignete Ansteuerung des Bremssystems zu kompensieren. Sie erreicht 
damit eine deutliche Steigerung der übertragbaren Bremskräfte und leistet so 
einen wichtigen Beitrag zur Sicherheit im Straßenverkehr. 

 

Karlsruhe, im September 2021  

Frank Gauterin  
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Kurzfassung		

Das Bremsverhalten moderner Fahrzeuge wird durch die Interaktion zwischen 
dem ABS-Regelsystem und der Kraftübertragung im Reifen-Fahrbahn-Kon-
takt bestimmt. Aufgrund der Fahrwerkelastizität sowie der Reifencharakteris-
tiken entstehen während ABS-Bremsungen Schwingungen und Kraftschwan-
kungen im Reifen-Fahrwerk-System, welche die Kraftübertragung zwischen 
Reifen und Fahrbahn bzw. das Bremsverhalten des Gesamtfahrzeugs beein-
flussen. Wie die transient anregenden Kräfte sowie longitudinale und vertikale 
Schwingungen des Reifen-Fahrwerk-Systems die Bremskraft beeinflussen, 
wie, in welchem Umfang und unter welchen Bedingungen diese Einflüsse 
durch optimierte Ansteuerung des Bremssystems reduziert werden können, 
sind allerdings noch offene Forschungsfragen, die zu beantworten sind. Des 
Weiteren wurden bisher die Unterschiede zwischen stationär an einer starren 
Radführung gemessenen 𝜇-Schlupf-Kurven des Reifens und 𝜇-Schlupf-Kur-
ven im transient belasteten Reifen-Fahrwerk-Bremssystem noch nicht voll-
ständig untersucht. 

In dieser Forschungsarbeit wird ein Reifen-Fahrwerk-Bremssystem, bestehend 
aus einer McPherson-Radaufhängung und einer modifizierten ABS-Bremsan-
lage, am Innentrommelprüfstand des Instituts für Fahrzeugsystemtechnik ana-
lysiert, weiterentwickelt und optimiert. Durch die Ansteuerung einzelner Mag-
net-Ventile des ABS-Hydroaggregats mit Hilfe eines Echtzeit-
Prüfstandsrechners werden komplexe Bremsdruckverläufe sowie ABS-Regel-
konzepte umgesetzt. Das Reifen-Fahrwerk-System wird mit unterschiedlichen 
Reifen und bei unterschiedlichen Fahrbahn- und Bremsanregungen am Prüf-
stand betrieben. Die Einflüsse des Reifens (Seitenwandstruktur, Laufstreifen-
mischung und Fülldruck), die Einflüsse transient angreifender Kräfte sowie die 
Einflüsse longitudinaler und vertikaler Schwingungen des Reifen-Fahrwerk-
Bremssystems auf die Kraftübertragung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt werden 
analysiert. Zwei Optimierungsmöglichkeiten zur Reduzierung negativer Ein-
flüsse der Reifen-Fahrwerk-Dynamik bzw. zur Verbesserung der Regelgüte 
der ABS-Regelung durch eine modifizierte Schlupfberechnungsmethode und 
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durch die optimierte Ansteuerung des Bremssystems werden auf der Grund-
lage von Versuchs- und Simulationsergebnissen diskutiert. 
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Abstract		

Braking performance of recent vehicles is controlled by the interaction be-
tween ABS system and the transmitted force between road and tyre. Due to 
suspension elasticity as well as tyre characteristics, an abrupt braking or the 
ABS regulation initiates tire belt and wheel axle oscillations and leads to the 
transmission of acceleration and force variation in the tyre-suspension system. 
As a result, the effective braking slip and further the braking force between 
tyre and road can be influenced by the excited tyre suspension dynamics which 
means that the braking performance of the vehicle or rather the braking dis-
tance will be influenced as well. How is the braking force, which is transmitted 
between tyre and road, influenced by transient excitation forces (brake pressure 
gradients and road unevenness) as well as by longitudinal and vertical oscilla-
tions of the tyre suspension brake system? How, to which extend and under 
which boundary conditions these influences can be reduced by appropriate 
brake pressure control? These are still open research questions to be answered. 
Furthermore, the differences between the stationary force-slip curve of the tyre 
and the force-slip curve of the transient loaded tyre suspension brake system 
have not yet been fullyanalyzed. 

In the frame of this research work, a complete tyre suspension brake system, 
which includes a McPherson strut and a modified ABS hydro aggregate is de-
veloped and optimized on the inner drum test bench of the Institute of Vehicle 
System Technology (FAST), KIT. By direct control of each interior magnet 
valve in the ABS hydro aggregate by a real time computer, complex brake 
slopes as well as various ABS control concepts are implemented on the test 
bench. Using different tyres, the dynamics of different tyre suspension brake 
systems under various road and braking excitations are studied on the inner 
drum test bench. The influence of the tyre suspension dynamics on the force 
transmission in the tyre road contact is analyzed. Based on a reference ABS 
control loop which is setup on the test bench, two optimization approaches of 
the ABS control loop have been implemented experimentally. By reducing the 
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negative influences from the tyre suspension dynamics on the force transmis-
sion between tyre and road by a modified wheel slip calculating method and 
the optimized control of the brake respectively, the effects of the two optimi-
zation approaches are discussed based on measuring and simulation results. 
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1 Einleitung	

1.1 Motivation	

Fahrzeugsicherheit und -komfort zählen stets zu den wesentlichsten Entwick-
lungszielen in der Fahrzeugindustrie. Das Bremsverhalten moderner Fahr-
zeuge wird durch die Interaktion zwischen dem ABS-Regelsystem (ABS: An-
tiblockiersystem) und der Kraftübertragung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt 
bestimmt. Die derzeitige ABS-Strategie erkennt beim Bremsen frühzeitig die 
Blockierneigung eines oder mehrerer Räder mithilfe der Raddrehzahlsignale 
und versucht während des Bremsvorgangs stets den optimalen Schlupf und da-
mit die beste Bremswirkung durch genaue Modulation des Bremsdrucks, d. h. 
Druckaufbau, Druckhalten und Druckabbau, zu erreichen. Diese Druckmodu-
lation äußert sich in einer stufenweisen Änderung des Bremsmomentes am Rad 
und verursacht deshalb Schwankungen des Bremsschlupfes und des Kraft-
schlussbeiwertes 𝜇  um das Maximum der Kraftschlusskurve ( 𝜇 -Schlupf-
Kurve), was gemäß Formel (1.1) auch Schwankungen der Bremskraft zwi-
schen Reifen und Fahrbahn bedeutet. 

 𝐹! = 𝜇 ∙ 𝐹" (1.1) 

Die Kraftschwankung im Reifenlatsch stellt einerseits eine Anregungsquelle 
der Reifenschwingungen dar und führt andererseits dazu, dass sich das Rad 
schwankend nach vorne und hinten gegenüber dem Fahrzeugaufbau bewegt. 
Diese Bewegung entsteht aufgrund der elastischen Lagerung der Fahrwerk-
komponenten und entspricht der Achsschwingung in Fahrzeuglängsrichtung. 
Die dabei angeregten Reifen- und Radaufhängungsschwingungen können wie-
derum zur Schlupf- und Radlastschwankung beitragen und die Bremskraft im 
Reifenlatsch beeinflussen. Aus diesem Grund besteht eine Wechselwirkung 
zwischen der Dynamik des Reifen-Fahrwerk-Systems und der Kraftübertra-
gung im Reifenlatsch unter Bremsanregung. 
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Die Bremsverzögerung des Fahrzeuges führt zu Nickschwingungen des Fahr-
zeuges aufgrund der Radlastverlagerung von der Hinterachse auf die Vorder-
achse in Verbindung mit Reifen- und Aufbaufederung und -dämpfung und er-
zwingt Radlastschwankungen mit entsprechenden Schwankungen der 
übertragbaren Bremskraft [Breu12]. Neben der Bremsanregung werden die 
Fahrzeuge auf realer Fahrbahn stets Fahrbahnanregungen wegen Unebenhei-
ten und Hindernissen ausgesetzt, die über die Reifen-Fahrbahn-Interaktion und 
das Reifen-Fahrwerk-System in die Karosserie eingeleitet werden. Die Fahr-
bahnunebenheiten stellen im Frequenzbereich bis etwa 30 Hz, in dem auch die 
longitudinale und vertikale Achseigenschwingung der meisten Fahrzeuge 
liegt, die intensivste Erregerquelle für das Schwingungssystem Kraftfahrzeug 
dar. Die Fahrbahn regt einerseits durch Unebenheiten die Vertikalbewegungen 
an und wird andererseits als durch die daraus erfolgten Radlastschwankungen 
beansprucht [Wall05]. Die Radlastschwankung spiegelt sich zum einen direkt 
in der Schwankung der Bremskraft gemäß Formel (1.1) wider und kann zum 
anderen eine Variation der Bremskraft verursachen, indem sie die Kraft-
schlussgrenze aufgrund der bekannten Abhängigkeit der 𝜇-Schlupf-Kurve von 
der Radlast beeinflusst. Dies ist einer der Gründe für eine Kopplung der Längs- 
und Vertikaldynamik im Reifen-Fahrwerk-System. 

In derzeitigen ABS-Bremssystemen wird ein optimaler Schlupfwert als Ziel-
größe für die Schlupfregelung vorgegeben. Dieser optimale Schlupfwert wird 
durch die 𝜇-Schlupf-Kurven unter den jeweiligen Bedingungen zwischen Rei-
fen und Fahrbahn bestimmt. Die 𝜇-Schlupf-Kurven werden üblicherweise am 
Prüfstand unter stationären oder quasi-stationären Bedingungen ermittelt, wo-
bei die fahrbahn- und bremsinduzierten Anregungen sowie die daraus folgende 
Reifen- und Fahrwerkdynamik nicht berücksichtigt werden. Aus diesem 
Grund ist es möglich, dass sich die tatsächlichen 𝜇-Schlupf-Kurven, die auf 
realer Straße während transienter Bremsvorgänge ermittelt werden, von den 
stationären und quasi-stationären 𝜇-Schlupf-Kurven unterscheiden. 

Zusammenfassend werden die Umfangskräfte oder Bremskräfte, die ein Rei-
fen im Verlauf einer ABS-Bremsung zur Verzögerung eines Fahrzeugs auf-
bringen kann, von der Anregung durch den Bremsdruckaufbau und -abbau im 
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Bremssystem, der Radlastverlagerung und der fahrbahninduzierten Radlast-
schwankung beeinflusst. Aus Sicht der Fahrsicherheit wird bei aktuellen 
Bremsregelsystemen eine möglichst hohe Ausnutzung des maximal verfügba-
ren Kraftschlusspotenzials durch eine möglichst präzise Bremsmomentrege-
lung angestrebt. Es bleibt jedoch nach wie vor der Wunsch bestehen, die Re-
gelung solcher Systeme weiter zu optimieren. Durch besseres Verständnis der 
brems- und fahrbahnerregten Schwingungen und Kraftschwankungen im Rei-
fen-Fahrwerk-System sowie deren Interaktion mit der Kraftübertragung im 
Reifen-Fahrbahn-Kontakt und dem ABS-Regelsystem können die Bremsregel-
systeme weiter verbessert werden, was zu einer Optimierung des Bremsvor-
gangs beiträgt. 

1.2 Stand	der	Technik	und	Forschung	

Die Interaktion zwischen Reifen und Fahrbahn erzeugt die übertragenden 
Kräfte, die während des Reibungsprozesses aus der Bewegung des Reifenpro-
filelements im Reifenlatsch entstehen, und regt die Schwingungen des Reifens 
und des Fahrwerks an. Die heutigen Bremsregelsysteme, wie z. B. ABS und 
ESP, versuchen die Reibkräfte so zu regeln, dass das höchste Kraftschlusspo-
tenzial zwischen Reifen und Fahrbahn ausgenutzt werden kann. Jedoch werden 
die Regelungen durch die angeregten Schwingungen des Reifens und des Fahr-
werks beeinflusst. Die Untersuchung der Interaktion zwischen den Bremsre-
gelsystemen und der Kraftübertragung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt stellt sich 
deshalb als ein sehr komplexer Prozess dar, der mit mehreren Subsystemen 
verbunden ist. Ein Überblick über den Stand des Wissens der relevanten Sub-
systeme, die hier als Reifen-Fahrbahn, Reifen-Fahrwerk und Bremsregelsys-
teme bezeichnet werden, wird in diesem Abschnitt gegeben. 

1.2.1 Reifen-Fahrbahn	

Kummer und Meyer entwickelten in [Meye64] und [Kumm67] die vereinheit-
lichte Theorie der Gummireibung, die verschiedene Schlussfolgerungen er-
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laubt, die auf das Reibungsverhalten des Reifens anwendbar sind. Gemäß die-
ser Theorie setzt sich die Gummireibung auf trockner rauer Fahrbahnoberflä-
che im Wesentlichen aus der Adhäsions- und Hysteresereibung zusammen, 
wie in Abbildung 1.1 a) dargestellt. Abbildung 1.1 b) stellt nach [Meye64] die 
Reibungsgesetze für Gummi (ausgezogene Linien) den klassischen Gesetzen 
(gestrichelte Linien) gegenüber. Der Maximalbeiwert 𝑓#$% fällt bei trockener 
Reibung mit steigendem Normaldruck. Der Reibungsbeiwert von Gummi 
hängt auch stark von der Gleitgeschwindigkeit ab. Er steigt zunächst mit der 
Geschwindigkeit an, erreicht ein Maximum bei 0,1 bis 0,5 km/h und fällt dann 
wieder ab. Außerdem hat die Temperatur einen Einfluss auf den Reibungsbei-
wert des Gummis. 

 
Abbildung 1.1: a) Grundsätzlicher Vorgang der Gummireibung, nach [Kumm67] und b) ver-

schiedene Abhängigkeiten, nach [Meye64] 
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Ein Kraftschluss beim Rollvorgang ist grundsätzlich nur mit einer Relativbe-
wegung mit Schlupf zwischen Rad und Fahrbahn möglich. Für die optimale 
Kraftübertragung zwischen Reifen und Fahrbahn ist entsprechend der Physik 
der Gummireibung ein bestimmter Gleitschlupf eine notwendige Bedingung 
[Breu12]. Beim Antreiben ist dieser Schlupf üblicherweise positiv, beim 
Bremsen negativ definiert. Da im Rahmen dieser Arbeit lediglich der Brems-
vorgang von Bedeutung ist, wird hier der Bremsschlupf mit positivem Vorzei-
chen angenommen. Der Bremsschlupf 𝜆 berechnet sich in diesem Fall als die 
Differenz aus der Winkelgeschwindigkeit 𝜔& des freirollenden, ungebremsten 
Rades und der Winkelgeschwindigkeit 𝜔' des langsamer laufenden, gebrems-
ten Rades, dividiert durch 𝜔&  [Leib84]. Die Winkelgeschwindigkeit 𝜔&  des 
freirollenden Rades ist proportional zur Fahrgeschwindigkeit 𝑣( und über den 
dynamischen Rollhalbmesser 𝑟)*+  des Rades mit ihr gekoppelt. Gleichartig 
lässt sich eine mittlere Radumfangsgeschwindigkeit 𝑣' des gebremsten Rades 
mit Hilfe des dynamischen Rollhalbmessers 𝑟)*+ definieren. Mit diesen Grö-
ßen wird der Bremsschlupf in der Literatur gewöhnlich im Bereich von 0% bis 
100% folgendermaßen angegeben. 

 𝜆 =
𝜔& −𝜔'
𝜔&

=
𝜔& ∙ 𝑟)*+ −𝜔' ∙ 𝑟)*+

𝜔& ∙ 𝑟)*+
=
𝑣( − 𝑣'
𝑣(

∙ 100% (1.2) 

Nach dem vereinfachten Modell des Reifenschlupfes von [Kumm67] setzt sich 
der gemessene Schlupf aus zwei Komponenten, dem Deformationsschlupf und 
dem Gleitschlupf, zusammen, wie in Abbildung 1.2 a) dargestellt. Die Rotation 
der Felge eines unter Bremsschlupf arbeitenden Reifens wird sowohl durch die 
tatsächliche Gleitgeschwindigkeit 𝑉$ des Laufflächenelementes als auch durch 
die Verformungsgeschwindigkeit 𝑉) , die durch die translatorische Verfor-
mung des Laufflächenelementes entsteht, verzögert [Kumm67]. Der Deforma-
tionsschlupf dominiert im linearen Anfangsbereich der 𝜇-Schlupf-Kurve und 
nimmt mit zunehmendem Schlupf ab. Mit Erhöhen des Bremsschlupfes bilden 
sich zunehmende Gleitbereiche mit zunehmendem Schub, vom Auslauf aus-
gehend in Richtung Einlauf, in der Aufstandsfläche aus, wie in Abbildung 1.2 
b) gezeigt, die dem zunehmenden Gleitschlupfanteil entspricht. Bei 100% 
Bremsschlupf liegt reines Gleiten vor. [Breu12]. 
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Abbildung 1.2: a) Vereinfachtes Modell des Reifenschlupfes, nach [Kumm67] und b) Haft- 

und Gleitzonen in der Bodenaufstandsfläche eines Reifen beim Bremsen bei 
unterschiedlichem Radschlupf aus FEM, nach [Breu12] 

Zum Thema der Kraftübertragung zwischen Reifen und Fahrbahn wurden die 
Charakteristiken der 𝜇-Schlupf-Kurve und deren Einflussgrößen in zahlrei-
chen Arbeiten untersucht [Eich91], [Roth93], [Eich94], [Gnad95], [Bach96], 
[Bach98], [Fisc99] und [Webe07], indem die 𝜇-Schlupf-Kurven meistens am 
Prüfstand stationär oder quasi-stationär unter verschiedenen Betriebsbedin-
gungen ermittelt wurden. 

Zur mathematischen Abbildung der stationären und quasi-stationären 𝜇 -
Schlupf-Kurve bis zu 10 Hz entwickelten Bakker und Pacejka in [Bakk89], 
[Pace93] das empirische Modell ‚Magic Formula‘, in dem die Charakteristiken 
der 𝜇-Schlupf-Kurve mit einigen Parametern dargestellt werden können. Van 
Zanten [VanZ89], [VanZ90], Denti [Dent00] und Canus-de-Wit [Canu03] mo-
dellierten und simulierten die transient übertragende Kraft und die dynami-
schen Effekte im Reifen-Fahrbahn-Kontakt auf Basis des Bürstenmodells der 
Gummiprofilelemente. Besonders für ABS-Bremsungen untersuchte Xie in 
[Xie02] mit Hilfe spezifischer Reifensensorik die Erzeugung dynamischer 
Kräfte, die Bewegungen der Profilelemente und die Erzeugung des Reifen-
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Fahrbahn-Geräusches im Reifen-Fahrbahn-Kontakt während des Bremsvor-
gangs. 

1.2.2 Reifen-Fahrwerk	

Da das Gesamtfahrzeug ein schwingungsfähiges System darstellt, können die 
Anregungen von Fahrbahn, Bremsen und Radungleichförmigkeiten über die 
Reifenschwingungen in Verbindung mit Federn und Dämpfern, Fahrwerkelas-
tokinematik, Antriebsmaschinen und Antriebsstrang zum einen den akusti-
schen und mechanischen Fahrkomfort, zum anderen aber auch die Fahrdyna-
mik und damit die Fahreigenschaften sowie die Fahrsicherheit von 
Kraftfahrzeugen beeinflussen. Deshalb werden die NVH (engl. Noise, Vibra-
tion, Harshness) -Eigenschaften des Reifens und des Reifen-Fahrwerk-Sys-
tems in der Literatur vielfach zur Analyse verschiedener Schwingungsphäno-
mene experimentell und rechnerisch untersucht [Fülb01], [Hils10]. 

Beim Bremsvorgang tritt eine vertikale Schwingung zwischen dem Fahrzeug-
aufbau und der Radaufhängung im Bereich der Aufbaueigenfrequenz auf, wel-
che durch die vertikale Steifigkeit der Aufbaufederung und durch die Aufbau-
masse bestimmt wird und bei heutigen Serienfahrzeugen je nach 
Fahrwerkauslegung im Bereich von 1 bis 1,5 Hz liegt [Mits04]. Der höhere 
Frequenzbereich bis 20 Hz wird überwiegend von den reifengefederten Mas-
sen und der Achssteifigkeiten geprägt [Rope05]. Vom Fahrwerk übertragene 
Schwingungen im Frequenzbereich 20 – 80 Hz werden häufig als Achsrauig-
keit bezeichnet [Haze94], [Hils10]. Eine umfassende Untersuchung zur Achs-
rauigkeit wird in [Haze94] vorgestellt. Im Frequenzbereich von 30 bis 300 Hz 
sind mehrere Reifeneigenschwingungen zum Thema Abrollkomfort zu finden. 
Hinsichtlich der Schwingformen existiert eine Vielzahl von Untersuchungen, 
je nach Radbedingung, wie z. B. belastet oder unbelastet, stehend oder rollend 
[Gong93], [Zege98], [Dori04], [Grol13]. Das dynamische Reifenverhalten des 
Reifens oder des Reifen-Fahrwerk-Systems bei Überfahrt von Einzelhinder-
nissen wird in [Zege98], [Fülb01], [Trou02], [Trou04], [Rope05] untersucht, 
und das dynamische Reifenverhalten bei Bremsmomentänderungen wird in 
[Zege98] beschrieben. Zegelaar identifiziert in [Zege98], dass die in-plane 
Schwingungen des Reifens generell durch Bremsmomentschwankungen, 
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Fahrbahnunebenheiten, horizontale und vertikale Fahrwerkschwingungen so-
wie Reifenungleichförmigkeiten angeregt werden können. Durch experimen-
telle Untersuchung der FRF (engl. Frequency Response Function) des Reifens 
zu Bremsmomentschwankungen werden zwei angeregte Schwingungsmoden, 
die gleich- und gegenphasige Torsionsmode, erkannt und bis zu 80 Hz vali-
diert. Jansen beachtet in [Jans10], dass die hochfrequenten Schwingungen des 
Reifengürtels wegen deren Einflüsse auf die Raddrehzahl die Performance des 
ABS-Systems stören können. [Zhou12a] zeigt, wie sich das Reifen-Fahrwerk-
System unter Fahrbahnanregung, Bremsanregung und gleichzeitiger Anregung 
beider verhält. 

Experimentelle Untersuchungen zur Erfassung der Übertragungseigenschaften 
von Radaufhängungen bei der Überfahrt von Hindernissen im komfortrelevan-
ten Frequenzbereich am Prüfstand werden in [Trou02] und [Gior07] durchge-
führt. In [Trou02] wird auch eine Modellierungsmethode der Fahrwerkkom-
ponenten sowie ein MKS-Koppelmodell der Radaufhängung vorgestellt. Yu 
[Yu01] und Kerchmann [Kerc08] simulierten die Dynamik des Systems Rei-
fen-Radaufhängung-Chassis beim Überrollen von Hindernissen zur Analyse 
der Achsrauigkeit mit Hilfe eines Reifen-Rad-FEM-Modells, welches mit ei-
ner Radnabe und einer Radaufhängung gekoppelt ist. In deren Analyse werden 
die Verbindungen zwischen den Lenkern und der Karosserie als starr ange-
nommen und die Fahrwerkelastizität vernachlässigt. Ropers ermittelte in 
[Rope05] die Wechselwirkungen zwischen Reifen und Fahrwerk bei einer Hin-
dernisüberfahrt durch die Simulation mit einem mechanischen Ersatzmodell, 
in dem die Reifeneigenschaften in einem linearen modalen Modell abgebildet 
werden [Gaut05] und die Nachgiebigkeit des Fahrwerks berücksichtigt wird. 

1.2.3 Bremsregelsystem	

Seit der Auslieferung das Antiblockiersystem (ABS) für Personenkraftwagen 
durch die Robert Bosch GmbH an verschiedene Automobilhersteller im Okto-
ber 1978 gilt das ABS-System bei heutigen Pkw als Bestandteil der Serienaus-
stattung [Leib84]. Die Regelgüte solcher Bremsregelsysteme kann durch viele 
Störgrößen beeinflusst werden. Eine gute Abstimmung von Fahrwerk, Bremse 
und Reifen aufeinander ist wichtig für kurze Bremswege [Breu12]. Aus Sicht 
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der Fahrsicherheit resultieren bezüglich einer möglichst hohen Ausnutzung des 
maximal verfügbaren Kraftschlusspotenzials zwei wichtige Entwicklungs-
ziele: möglichst präzise Bremsmomentreglung und Kontrolle von dynami-
schen Radlaständerungen [Reul11]. In [Aust00] werden Weiterentwicklungen 
von ABS-Bremssystemen beschrieben. Dazu gehören die Verbesserung der 
Sensorik, der Einsatz von drahtlosen Beschleunigungsaufnehmern, die Ent-
wicklungen in der Regel-Software, die die Dynamik des Reifens und der Rad-
aufhängung berücksichtigen, und der Einsatz von adaptiven Regelalgorithmen 
und Fuzzy-Logik. 

Infolge variierender Bremsmomente entstehen zum einen, wegen seiner elas-
tokinematischen Anbindung an den Fahrzeugaufbau, Verlagerungen und Ver-
drehungen des Radträgers relativ zum Fahrzeugaufbau mit unmittelbaren Aus-
wirkungen auf den Raddrehzahlverlauf und damit auf die ABS-Regelung 
[Tiem94], [Schw97a], [Schw97b], [Reic03]. Und zum anderen werden die Rei-
fenschwingungen, insbesondere die Torsionsschwingung des Reifengürtels, 
während der ABS-Regelung angeregt [Schw97a], [Schw97b], [Zege98], 
[Pauw03]. Tiemann stellte in [Tiem94] fest, dass die tatsächliche Raddrehzahl, 
die für die elektronischen Bremsregelsysteme eine sehr wichtige Eingangs-
größe ist, insbesondere in gebremsten Fahrsituationen von der Elastizität der 
Radaufhängungskomponenten sowie dem dynamischen Verhalten des Luftrei-
fens abhängt. Schwarz [Schw97a], [Schw97b] fasste die Einflussgrößen von 
Radaufhängungs- und Reifendynamik auf die Schlupfberechnung zusammen 
und stellte ein modellbasiertes Verfahren vor, mit dem die Güte des Raddreh-
zahlsignals und des Schlupfsignals durch Berücksichtigung der Horizontalbe-
wegung des Rades, der tangentialen Verschiebung des Reifengürtels, der Ver-
tikalbewegung des Rades, der Verdrehung des Radträgers und der Änderung 
des dynamischen Rollhalbmessers verbessert werden kann. Adcox zeigte in 
[Adco12], dass die Torsionsdynamik eines Reifens die Systemantworten der 
Radmassenträgheit und die Systemantworten der Reifengürtelmassenträgheit 
koppelt und die sich daraus ergebenden Verformungen zwischen dem Rad und 
dem Gürtel signifikante Fehler in der Schlupfberechnung aus der gemessenen 
Raddrehzahl verursachen kann. Bei aggressiven Bremsmanövern können die 
durch die Torsionsdynamik induzierten Fehler den ABS-Regelalgorithmus 
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stark beeinflussen, so dass es dann zu Abweichungen bezüglich des optimalen 
Bremsvorgangs kommen kann. 

Neben der Längs- und Vertikaldynamik führen die brems- und fahrbahnindu-
zierten Radlastschwankungen auch zu Schlupfschwankungen, die die Ausnut-
zung des Kraftschlusspotenzials verringern können [Reic03], [Reul09], 
[Reul11]. Tiemann [Tiem94] beschreibt die Auswirkungen veränderter verti-
kaldynamischer Federungs- und Dämpfungseigenschaften bei Teilbremsungen 
über definierten Fahrbahnunebenheiten und die Wechselwirkungen zwischen 
Radaufhängungsparametern und den Auswirkungen auf die ABS-Regelung. 
Lauer ermittelt in seiner Erfindungsmeldung [Laue02] die aus Änderungen der 
Normalkraft resultierenden Radschlupfänderungen, bewertet diese als Stör-
größe für die Radschlupfregelung und wertet diese zur Korrektur des rad-
schlupfabhängigen Bremsdruckes oder der radschlupfabhängigen Bremskraft 
aus. Niemz stellt in [Niem06] einen Regelalgorithmus für ein aktives Fahr-
werksystem zur Reduzierung des Bremswegs dar und zeigt die Möglichkeit, 
die Längsdynamik des Fahrzeugs durch die Regelung dessen Vertikaldynamik 
während der ABS-Bremsung zu beeinflussen. Reul stellt in [Reul09] und 
[Reul11] den Informationsaustausch und die Koordination zwischen der 
Bremsschlupfregelung ABS und einer semiaktiven Dämpfung vor. Er identifi-
ziert die Bremswegverkürzungspotenziale durch eine radlastabhängige Brems-
momentanpassung zur schnellen Kompensation radlastinduzierter Schlupf-
schwankungen und eine schlupfabhängige, ABS-koordinierte 
Dämpferregelung. Anhand von Versuchs- und Simulationsergebnissen ist ein 
mittleres Bremswegverkürzungspotenzial von ca. 1% bis 14% je nach Dämp-
fungsart zu erwarten. 

1.3 Zielsetzung	und	Aufbau	der	Arbeit	

1.3.1 Ziele	und	Vorgehensweise	der	Arbeit	

Das Ziel der vorliegenden Arbeit ist, die folgenden drei Forschungsfragen zu 
beantworten. 
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Frage1: Wie beeinflussen transient anregende Kräfte sowie longitudinale und 
vertikale Schwingungen des Reifen-Fahrwerk-Systems die Bremskraft? 

Frage2: Wie, in welchem Umfang und unter welchen Bedingungen können 
diese Einflüsse von transient anregenden Kräften sowie von longitudinalen und 
vertikalen Schwingungen und Kraftschwankungen des Reifen-Fahrwerk-Sys-
tems auf die Kraftübertragung zwischen Reifen und Fahrbahn durch optimierte 
Ansteuerung des Bremssystems reduziert werden? 

Frage3: Welche Unterschiede ergeben sich zwischen der stationär an einer 
starren Radführung gemessenen 𝜇 -Schlupf-Kurve des Reifens und der 𝜇 -
Schlupf-Kurve im transient belasteten Reifen-Fahrwerk-Bremssystem? 

Zur ersten Forschungsfrage lassen sich noch folgende zwei Teilfragen ableiten. 

Teilfrage1: Welche Schwingungsformen bei welchen Frequenzen haben einen 
Einfluss auf die Bremskraftübertragung zwischen Reifen und Fahrbahn? 

Teilfrage2: Welche Teilsysteme sind für diejenigen Schwingungen verant-
wortlich, die einen Einfluss auf die Bremskraft haben: Achse inkl. Rad/Reifen 
vertikal, longitudinal und torsional, Reifeneigenfrequenzen vertikal, longitudi-
nal und torsional, Bremssystem (Regelverhalten, evtl. auch mechanisch-hyd-
raulisches Übertragungsverhalten)? 

Um die erste Forschungsfrage bearbeiten zu können, wird ein Reifen-Fahr-
werk-System benötigt, das in Längs- und Vertikalrichtung schwingen kann. 
Um den Einfluss der Schwingungsrichtungen auf die Bremskraft trennen zu 
können, müssen die Schwingungsamplituden in beide Richtungen zumindest 
ein Stück weit unabhängig voneinander eingestellt werden können. D. h. die in 
die jeweiligen Richtungen wirkenden Elastizitäten und anregenden Wechsel-
kräfte müssen veränderbar sein. Das ist in der Simulation einfach, im Versuch 
wird eine Modifikation der Steifigkeit der Längslenkerbuchse (eventuell ver-
steifen durch ein zusätzliches Anbauteil am Lenker, so dass derselbe Lenker 
verwendet werden kann) und der Aufbaufeder (auch hier kann durch ein An-
bauteil die Stahlfeder versteift werden) und des Stoßdämpfers schwierig sein. 
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Die anregenden transienten Kräfte können in Längsrichtung über den Brems-
druckaufbau variiert werden. Eine weitere Möglichkeit ist es, Schlagleisten mit 
trapezförmigem Querschnitt und gleicher Höhe, aber unterschiedlicher Flan-
kenneigung zu überfahren. In Vertikalrichtung könnte bei gleicher Flankennei-
gung die Höhe der Schlagleiste variiert werden. Die longitudinale Basislänge 
des Trapezes müsste bei allen Schlagleisten konstant gehalten werden. Des 
Weiteren ist es erforderlich, die Bremskraft, Trommel- und Raddrehzahl zu 
jedem Zeitpunkt mit hoher Auflösung zu bestimmen. Zur Bestimmung der 
Schwingungen sollen die Beschleunigungen in allen sechs Freiheitsgeraden 
des Rades (Messung mit drei Triaxsensoren am Radträger) und möglichst auch 
alle Kräfte und Momente, zumindest aber die Kräfte in Längs-, Quer- und 
Hochrichtung erfasst werden. Die Eigenschaften des Reifens (wie z. B. wei-
ches und steifes Laufstreifenmaterial, niedriger und hoher Fülldruck) sollten 
bei gleicher Reifengröße variieren und außerdem sollten unterschiedliche 
Fahrbahnen (Safety Walk und realer Fahrbahnbelag) eingesetzt werden. Es ist 
zu vermuten, dass sich die Schwingungen auf Belägen mit hohem Reibbeiwert 
stärker ausbilden, da sich dort höhere Kräfte aufbauen können. Demnach wä-
ren Versuche auf Niedrigreibwertbelag nicht sinnvoll. Damit es zu großen 
Schlupfgradienten kommt, muss das Bremssystem in der Lage sein, sehr 
schnell den Bremsdruck und somit den Anpressdruck der Bremsbeläge an die 
Bremsscheibe aufzubauen. Weiterhin darf die Radführung nicht zu torsions-
weich um die Raddrehachse sein.  

Um die zweite Forschungsfrage bearbeiten zu können, soll das Bremssystem, 
das die Bremsung des Reifen-Fahrwerk-Systems am Prüfstand implementiert, 
um einen ABS-Regelkreis bzw. die ABS-Funktion erweitert werden und freien 
Zugriff auf den Rechenvorgang und Regelalgorithmus ermöglichen. Die Opti-
mierungsmöglichkeiten der ABS-Regelung mit Berücksichtigung der Effekte, 
die durch die Bearbeitung der ersten Forschungsfrage bekannt sein werden, 
sollen theoretisch oder simulativ analysiert und durch experimentelle Untersu-
chung am Prüfstand überprüft werden. 

Um die dritte Forschungsfrage bearbeiten zu können, soll die Umfangskraft-
Schlupf-Messung für den Reifen und das Reifen-Fahrwerk-System unter glei-
chen Betriebsbedingungen (Fahrbahn, Fülldruck, Radlast, Geschwindigkeit) 
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am Prüfstand durchgeführt werden. Neben dem stationären Druckaufbau soll 
der Bremsdruck im Radbremszylinder durch das Bremssystem dynamisch ge-
ändert werden, um verschiedene transiente Belastungen auf das Reifen-Fahr-
werk-System aufzubringen, damit das dynamische Verhalten des Reifen-Fahr-
werk-Systems untersucht werden kann.  

Um alle drei Forschungsfragen zu beantworten, soll ein Reifen-Fahrwerk-
Bremssystems aufgebaut werden, in dem dynamische Druckänderungen bzw. 
komplexe Druckverläufe in der Radbremse implementiert werden können. 
Drei Basisfunktionen des aufzubauenden Bremssystems bezüglich des Druck-
verlaufs in der Radbremse werden in Abbildung 1.3 dargestellt. 

 
Abbildung 1.3: Basisfunktionen des Bremssystems: a) Rampe-Funktion, b) Sprung-Funktion 

und c) ABS-Funktion 

1.3.2 Aufbau	der	Arbeit	

Nach Darstellung der Motivation dieser Forschungsarbeit, der Zusammenfas-
sung des Standes des Wissens sowie der Vorstellung des Ziels der vorliegen-
den Arbeit in Kapitel 1 wird zur Bearbeitung des beschriebenen Vorhabens in 
Kapitel 2 zunächst auf die Analyse und auf Optimierungsmöglichkeiten des 
Bremsvorgangs eingegangen. Dabei werden die Optimierungsmöglichkeiten 
und Einflussfaktoren des Bremsvorgangs insbesondere der ABS-Regelung 
theoretisch und mit Hilfe eines Berechnungsmodells untersucht. 

Ein zentraler Teil der vorliegenden Arbeit stellt die experimentelle sowie si-
mulationsgestützte Untersuchung des Übertragungsverhaltens des Reifen-

a) Rampe-Funktion b) Sprung-Funktion c) ABS-Funktion



1  Einleitung 

14 

Fahrwerk-Systems unter verschiedenen Fahrbahn- und Bremsanregungen dar. 
Vor der Darstellung und Analyse der durchgeführten Untersuchungen wird zu-
nächst in Kapitel 3 die im Rahmen der vorliegenden Arbeit verwendete For-
schungsmethodik vorgestellt. Die Implementierung des Reifen-Fahrwerk-Sys-
tems am Prüfstand, der Aufbau eines ABS-Bremssystems sowie die 
Modellierung eines der experimentellen Untersuchung entsprechenden Mehr-
körpersimulationsmodells werden dabei beschrieben. 

Kapitel 4 befasst sich mit der Vermessung aller im Rahmen dieser Arbeit ver-
wendeten Reifenvarianten. Die für diese Arbeit wichtigen Charakteristiken 
und Eigenschaften der jeweiligen Reifen, wie die 𝜇-Schlupf-Kurve und die 
Steifigkeiten sowie deren Einflussfaktoren, werden dabei diskutiert. In Kapitel 
5 erfolgt die Erfassung und Analyse des dynamischen Übertragungsverhaltens 
des Reifen-Fahrwerk-Systems bei der Überfahrt von Einzelhindernissen. Die 
hier in Kapitel 4 und Kapitel 5 ermittelten Ergebnisse sollen als Eigenschafts-
daten des Reifens sowie des Reifen-Fahrwerk-Systems für weitere Untersu-
chung dienen. 

In Kapitel 6 und Kapitel 7 werden zwei zentrale Teile dieser Forschungsarbeit 
beschrieben. Kapitel 6 behandelt die erste und die dritte Forschungsfrage in 
der Zielsetzung. Das dynamische Übertragungsverhalten des Reifen-Fahr-
werk-System unter verschiedenen Bremsanregungen wird dabei untersucht 
und dessen Einflüsse auf die Kraftübertragung zwischen Reifen und Fahrbahn 
werden analysiert (Abschnitte 6.1, 6.2). Ferner wird auch der Einfluss dyna-
mischer Radlaständerung beim Bremsvorgang untersucht (Abschnitt 6.3). Ka-
pitel 7 behandelt die zweite Forschungsfrage in der Zielsetzung. Auf Basis der 
in Kapitel 3 aufgebauten hydraulischen Bremsanlage werden ein ABS-Regel-
kreis und die Bremsung mit ABS-Regelung am Innentrommelprüfstand umge-
setzt (Abschnitte 7.1, 7.2). Mit Hilfe dieses ABS-Regelkreises werden zwei 
Optimierungsmöglichkeiten der ABS-Regelung experimentell untersucht und 
analysiert (Abschnitte 7.3, 7.4). Weiterhin werden die Einflüsse der Fahr-
bahnunebenheiten auf die Potenziale beider Optimierungsmaßnahmen durch 
das Simulationsmodell ermittelt (Abschnitt 7.5). 

Eine Zusammenfassung der wichtigsten Ergebnisse und ein Ausblick auf wei-
tere Schritte zu diesem Thema werden in Kapitel 8 gegeben. 
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2 Analyse	und	Optimierung	des	
Bremsvorgangs	

Dieses Kapitel vermittelt die Grundlagen und theoretische Analyse zu den ab-
geleiteten Forschungsfragen, auf die die Untersuchungen in den folgenden Ka-
piteln aufgebaut werden. In Abschnitt 2.1 wird der Bremsvorgang eines realen 
Fahrzeugs hinsichtlich einiger wichtigen Kenngrößen betrachtet. Auf Basis 
dieser Betrachtung werden die Optimierungsmöglichkeiten und die Einfluss-
faktoren des Bremsvorgangs analysiert. Eine weitere theoretische Analyse der 
Einflussfaktoren für die Schlupf- und Bremskraftänderung zwischen Reifen 
und Fahrbahn wird in Abschnitt 2.2 unter Berücksichtigung ähnlicher Analy-
sen und Diskussionen in der Literatur und mit Hilfe eines Berechnungsmodells 
durchgeführt. In Abschnitt 2.3 werden Möglichkeiten zur Optimierung des 
Bremsvorgangs durch Maßnahmen an der ABS-Regelung betrachtet. 

2.1 Grundlage	des	Bremsvorgangs	

Wenn der Fahrer das Bremspedal tritt, beginnt der Bremsvorgang und es ent-
stehen Bremskräfte im Reifen-Fahrbahn-Kontakt. Fährt das Fahrzeug auf einer 
horizontalen Ebene, wird das Fahrzeug nur durch die Kontaktkräfte bean-
sprucht. Die Bremsmanöver können zwischen Teil- und Vollbremsung unter-
schieden werden [Breu12]. Bei der Teilbremsung hat der Fahrer hauptsächlich 
das Ziel, das Fahrzeug auf niedrigere Geschwindigkeit z. B. die gleiche Ge-
schwindigkeit wie das Fahrzeug vor ihm, zu verzögern. Bei der Vollbremsung 
bremst der Fahrer das Fahrzeug so stark wie möglich in den Stillstand ab. In 
der vorliegenden Arbeit wird nur auf die ABS-geregelte Vollbremsung einge-
gangen, weil nur diese Abbremsung bzw. die maximale Verzögerung im The-
menbereich der Bremswegverkürzung besonders wichtig ist. In anderen Fällen 
kann der Fahrer die Verzögerung und damit den Bremsweg regeln. 
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2.1.1 Bremsnicken	

Bei ABS-Bremsungen treten Kopplungseffekte zwischen vertikalen Auf-
bauschwingungen (Nicken, Heben) und Bremskräften auf, da eine im Reifen-
latsch angreifende Bremskraft über die Radaufhängung auf den Fahrzeugauf-
bau übertragen wird [Reul11]. Abbildung 2.1 stellt den Fall beim Bremsen dar. 

 
Abbildung 2.1: Kraftübertragung zwischen Radaufstandspunkten und Aufbau beim Bremsen, 

nach [Wall05] 

Beim Bremsen greift die Trägheitskraft 𝐹,-ä/ im Gesamtschwerpunkt an und 
zeigt in Fahrrichtung nach vorne. Aus der Trägheitskraft und den Bremskräften 
in Radumfangsrichtung resultiert eine Achslastverschiebung ∆𝐺0, die jeweils 
in die dargestellte Richtung zeigt [Mits04]. 

 ∆𝐺0 = 𝐺 ∙ 𝑧 ∙
ℎ
𝑙  (2.1) 

wobei 𝐺  das Fahrzeuggewicht, 𝑧  die Abbremsung, ℎ  die Schwerpunkthöhe 
und 𝑙 der Radstand des Fahrzeugs ist. Die resultierende Kraft aus Bremskraft 
sowie Radlastdifferenz greift im Reifenaufstandspunkt (Latsch) an. Liegt der 
Längspol auf der Wirkungslinie dieser resultierenden Kraft, dann tritt keine 
Federbewegung beim Bremsen auf und man spricht von einem ‚vollständigen 
Bremsnickausgleich‘ an der betrachteten Achse. In diesem Fall entspricht der 
optimale Stützwinkel 𝜀123 dem Winkel zwischen der Wirkungslinie der Resul-
tierenden im Radaufstandspunkt und der Horizontalen. Eine solche Auslegung 
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ist in der Praxis konstruktionsbedingt nur schwer zu realisieren, so verursacht 
die resultierende Kraft im Reifenlatsch ein Moment, welches über eine Feder-
kraftänderung ∆𝐹(  kompensiert wird. Der durch die Radaufhängungskon-
struktion tatsächlich realisierte Bremsstützwinkel 𝜀3$34  ist der Winkel zwi-
schen einer Geraden durch Radaufstandspunkt und Längspol und der 
Horizontalen. Eine Momentenbilanz um den momentanen Längspol, der sich 
aus der Konstruktion und der kinematischen Lage des Fahrzeugs ergibt, liefert 
als Maß für die Güte des Bremsnickausgleichs den Anteil der Radlastverlage-
rung beim Bremsen, der ohne Federbewegung an der Radaufhängung abge-
stützt wird [Wall05]: 

 𝑋 ∙ ∆𝐺05 ∙ 𝑙5 = 𝐹!5 ∙ ℎ5 (2.2) 

 𝑋 =
𝐹!5 ∙ ℎ5
∆𝐺05 ∙ 𝑙5

=
1

tan 𝜀123
∙ tan 𝜀3$34 ∙ 100% 

(2.3) 

wobei 𝑙5 den horizontalen Abstand, ℎ5 den vertikalen Abstand zwischen Rad-
aufstandspunkt und dem Längspol und 𝑋 den Bremsnickausgleich bezeichnet. 
Der optimale Bremsabstützwinkel ist dabei eine Größe, die über Fahrzeugpa-
rameter charakterisiert wird, während der tatsächliche Bremsabstützwinkel ei-
nen kinematischen Kennwert einer Achse darstellt [Heiß11]. Die aus den Auf-
baubewegungen folgenden Radlaständerungen wirken auf die 
Kraftschlussausnutzung. Auf die daraus folgenden Bremsschlupfänderungen 
reagiert die Bremsschlupfregelung, woraus Bremskraftänderungen resultieren. 
Aus diesen Gründen ist das Bremsnicken zu verhindern bzw. zu reduzieren. 

2.1.2 Bremsdauer	und	-weg	

Die Längsverzögerung 𝑎 des Fahrzeugs während eines Bremsvorgangs wird 
durch die gesamten Bremskräfte 𝐹!,784 aller vier Räder und die Gesamtmasse 
𝑚("/ des Fahrzeugs nach der folgenden Gleichung beschrieben: 

 𝑚("/ ∙ 𝑎(𝑡) = 𝐹!,784(𝑡) (2.4) 
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Die Längsgeschwindigkeit 𝑣  des Fahrzeugs erfolgt aus der Ausgangsge-
schwindigkeit 𝑣& und der einfachen Integration der Längsverzögerung 𝑎: 

 𝑣 = 𝑣& − >𝑎(𝜏)𝑑𝜏
3

3!

= 𝑣& − >
𝐹!,784(𝜏)
𝑚("/

𝑑𝜏
3

3!

 (2.5) 

wobei 𝑡9 der Zeitpunkt zu Beginn des Bremsvorgangs ist. 

Wird nur die Vollbremsung betrachtet, muss das Fahrzeug zum Zeitpunkt 𝑡:, 
an dem der Bremsvorgang endet, zum Stillstand kommen und dementspre-
chend die Längsgeschwindigkeit 𝑣 gleich null sein. Daraus erfolgt: 

 𝑣& ∙ 𝑚("/ = > 𝐹!,784(𝑡)𝑑𝑡

3"

3!

 (2.6) 

Werden die beiden Seiten der Gleichung durch die Bremsdauer ∆𝑡! = 𝑡: − 𝑡9 
geteilt, entsteht der Zusammenhang zwischen der Bremsdauer und der mittle-
ren gesamten Bremskraft während des Bremsvorgangs: 

 
𝑣& ∙ 𝑚("/

∆𝑡!
=

1
∆𝑡!

> 𝐹!,784(𝑡)𝑑𝑡

3"

3!

= 𝐹A!,784 (2.7) 

Die Bremsdauer kann somit durch die Ausgangsgeschwindigkeit 𝑣&, die Ge-
samtfahrzeugmasse 𝑚("/  und die mittlere gesamte Bremskraft 𝐹A!,784  be-
stimmt werden: 

 ∆𝑡! =
𝑣& ∙ 𝑚("/

𝐹A!,784
 (2.8) 

Solange die mittlere gesamte Bremskraft 𝐹A!,784  unverändert bleibt, ist die 
Bremsdauer ∆𝑡! für jeden Bremsvorgang gleich, egal wie der zeitliche Verlauf 
der Bremskraft aussieht. D. h. die Bremsdauer hängt nicht vom zeitlichen Ver-
lauf der gesamten Bremskraft während des Bremsvorgangs, sondern nur von 
deren Mittelwert ab. 
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Der Bremsweg 𝑑! berechnet sich aus der einfachen Integration der Längsge-
schwindigkeit 𝑣 über die Bremsdauer ∆𝑡! = 𝑡: − 𝑡9: 

 𝑑! = > 𝑣(𝑡)𝑑𝑡

3"

3!

 (2.9) 

Werden Formel (2.5) und (2.8) in Formel (2.9) eingesetzt, ergibt sich der 
Bremsweg 𝑑! zu: 

 

𝑑! = > B𝑣& − >𝑎(𝜏)𝑑𝜏
3

3!

C 𝑑𝑡

3"

3!

= 𝑣&∆𝑡! −
1

𝑚("/
> >𝐹!,784(𝜏)𝑑𝜏𝑑𝑡

3

3!

3"

3!

=
𝑣&: ∙ 𝑚("/

𝐹A!,784
−

1
𝑚("/

> >𝐹!,784(𝜏)𝑑𝜏𝑑𝑡
3

3!

3"

3!

 

(2.10) 

Formel (2.10) zeigt an, dass der Bremsweg 𝑑! nicht nur vom Mittelwert der 
gesamten Bremskraft, sondern auch von deren zeitlichen Verteilung abhängen 
kann. Den theoretischen Nachweis dieser Abhängigkeit hat Niemz in 
[Niem06] gegeben. Dabei hat Niemz bewiesen, dass der Bremsweg um 1/6 
kürzer wird, wenn die gesamte Bremskraft linear vom Maximum bis auf 0 über 
die Bremsdauer abnimmt, als der Bremsweg, der sich aus einer gleichmäßigen 
Verteilung der Bremskraft über die Zeit ergibt. Anderenfalls verlängert sich 
der Bremsweg. Dies bedeutet auch, dass ein schnellerer Abfall der Fahrzeug-
geschwindigkeit über den gebremsten Weg von Vorteil ist. 

Somit ist theoretisch bewiesen, dass eine abnehmende Bremskraft über der Zeit 
zu einem kürzeren Bremsweg führt als eine konstante oder eine zunehmende 
Bremskraft, wenn der Mittelwert der Bremskraft unverändert bleibt. Je früher 
die Bremskraft während des Bremsvorgangs große Werte erreicht, desto kürzer 
wird der Bremsweg. 
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2.1.3 Optimierungsmöglichkeit	des	Bremsvorgangs	

Entsprechend der Analyse des Bremsvorgangs ist derjenige Bremsvorgang 
besser, bei dem der Bremsweg kürzer ist und die Fahrzeuggeschwindigkeit 
schneller abfällt. 

Um eine bessere Qualität des Bremsvorgangs zu erreichen, soll einerseits der 
Mittelwert der gesamten Bremskraft des Bremsvorgangs maximiert werden, 
damit der Bremsweg bzw. die Bremsdauer nach Formel (2.8) und (2.10) redu-
ziert werden können. Und anderseits soll der zeitliche Verlauf der gesamten 
Bremskraft so optimiert werden, dass die gesamte Bremskraft zu Beginn des 
Bremsvorgangs maximiert wird, damit die Fahrzeuggeschwindigkeit nach For-
mel (2.5) schneller abfällt und sich der Bremsweg nach Formel (2.10) weiter 
verkürzt. Im Folgenden werden diese zwei Aspekte einzeln diskutiert. 

Maximierung der mittleren gesamten Bremskraft 

Nach Formel (1.1) wird die Bremskraft des einzelnen Rades zwischen Reifen 
und Fahrbahn durch den Kraftschlussbeiwert und die Radlast bestimmt. Auf-
grund der Tatsache, dass der Kraftschlussbeiwert kleiner als das Maximum 
𝜇;$% ist und die Summe der einzelnen Radlasten für 𝑡 → ∞ und bei begrenz-
tem Federweg im zeitlichen Mittel dem Fahrzeuggesicht 𝑚("/ ∙ 𝑔 entsprechen 
muss [Reul09], wird die mittlere gesamte Bremskraft aller Räder 𝐹A!,784 von 
Beginn des Bremsvorgangs bis zum Stillstand durch den mittleren Kraft-
schlussbeiwert �̅� und das Fahrzeuggewicht 𝑚("/ ∙ 𝑔 bestimmt: 

 𝐹A!,784 = �̅� ∙ 𝑚("/ ∙ 𝑔 (2.11) 

Nach Formel (2.11) muss prinzipiell der mittlere Kraftschlussbeiwert �̅� erhöht 
werden, damit die mittlere gesamte Bremskraft 𝐹A!,784  gesteigert wird. Wird 
die 𝜇-Schlupf-Charakteristik des Reifens unter stationären Bedingungen be-
trachtet, zeigt der Peak der Kurve den maximal erreichbaren Kraftschlussbei-
wert 𝜇;$% und den optimalen Schlupfwert 𝜆<23 für die ABS-Regelung an. Wie 
in Abschnitt 1.1 erwähnt, versucht ein serienmäßiger ABS-Regler während der 
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ABS-Bremsung den Schlupf stets auf den optimalen Schlupfwert 𝜆<23 zu re-
geln und die Regelung lässt sich aufgrund der Schwankungen des Schlupfes 
und des Kraftschlussbeiwertes leicht unterhalb des Maximums der 𝜇-Schlupf-
Kurve charakterisieren, wie in Abbildung 2.2 dargestellt. 

 
Abbildung 2.2: Regelbereiche eines Anti-Blockier-Systems, nach [Gaut09a] 

Infolge dieser Schwankungen ergibt sich ein kleinerer mittlerer Kraftschluss-
beiwert als der maximale, d. h. �̅� 	< 𝜇;$%. Zur Erhöhung des mittleren Kraft-
schlussbeiwertes sind deshalb zwei Möglichkeiten als sinnvoll anzusehen: 

1) Erhöhung des maximalen Kraftschlussbeiwertes 
2) Reduzierung der Schlupfschwankung 

Nach Literaturangabe [Webe07] wird der maximale Kraftschlussbeiwert 𝜇;$% 
der stationären 𝜇-Schlupf-Kurve durch die Reifen-, die Fahrbahneigenschaf-
ten, den Betriebszustand des Reifens und das Zwischenmedium bestimmt. Eine 
Erhöhung des maximalen Kraftschlussbeiwertes ist für ein Serien-Fahrzeug 
möglich, wenn vor allem die Reifeneigenschaften oder der Fahrzeugzustand 
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geändert oder optimiert werden können. Für die Reifenhersteller ist die Opti-
mierung der Reifeneigenschaften stets ein Entwicklungsziel und für die Fahr-
zeughalter ist die Optimierung nur durch einen Reifenwechsel zu erreichen. 
Eine weitere Erhöhung des maximalen Kraftschlussbeiwertes während der 
Fahrt bzw. der Bremsung ist durch eine Modifikation des Fahrzeugzustandes 
nur sehr schwer umzusetzen. Davon ausgehend wird auf die erste Möglichkeit, 
d. h. die Steigerung des maximalen Kraftschlussbeiwertes, in der vorliegenden 
Arbeit nicht eingegangen. Die zweite Möglichkeit, d. h. die Reduzierung der 
Schlupfschwankungen, wird im Folgenden ausführlich diskutiert. 

Optimierung des zeitlichen Verlaufs der gesamten Bremskraft 

Zur Optimierung des zeitlichen Verlaufs der gesamten Bremskraft, d. h. auch 
zur Steigerung der Bremskraft zu Beginn des Bremsvorgangs, sollen nach For-
mel (1.1) sowohl der Kraftschlussbeiwert 𝜇 als auch die Radlast 𝐹" zu Beginn 
des Bremsvorgangs gesteigert werden. Da die Steigerung des Kraftschlussbei-
wertes 𝜇 nicht nur das Ziel zu Beginn des Bremsvorgangs, sondern auch über 
den gesamten Zeitraum des Bremsvorgangs ist, um die mittlere gesamte 
Bremskraft zu maximieren, stimmt diese Möglichkeit mit der bereits diskutier-
ten Optimierungsmöglichkeit zur Maximierung der mittleren gesamten Brems-
kraft überein. 

Abgesehen vom Kraftschlussbeiwert stellt die Radlast eine zweite Möglichkeit 
zur Beeinflussung der Bremskraft dar. Diese Möglichkeit bieten die aktiven 
sowie semi-aktiven Radaufhängungen, die die Radlast durch zusätzliche Fe-
der- und/oder Dämpferkräfte vorübergehend beeinflussen können. Mit Hilfe 
der Regelung des zeitlichen Verlaufs der Radlast durch solche Radaufhängun-
gen kann die Längsdynamik des Fahrzeugs beim Bremsvorgang durch die Be-
einflussung der Vertikaldynamik optimiert werden. In [Niemz06], [Reul09] 
und [Reul11] werden die Möglichkeiten zur Bremswegverkürzung durch die 
Optimierung des zeitlichen Verlaufs der Radlast während des Bremsvorgangs 
experimentell untersucht. 

Als Schlussfolgerung lässt sich zusammenfassen, dass die Reduzierung der 
Schlupfschwankung die wichtigste Optimierungsmöglichkeit des Bremsvor-
gangs darstellt. 
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2.2 Theoretische	Analyse	des	dynamischen	
Verhaltens	des	Reifen-Fahrwerk-Systems	

Die heutigen Bremsschlupfregelsysteme nehmen den Bremsschlupf als Regel-
größe und verfolgen das Regelungsziel, die Schlupfschwankungen während 
der Regelung zu minimieren. Allerdings wird in der Literatur gezeigt, dass auf-
grund der Einflüsse physikalischer Mechanismen und der Ungenauigkeiten in-
nerhalb des Regelsystems immer noch ein Optimierungspotenzial für die 
Schlupfschwankungen vorhanden ist. In diesem Abschnitt wird ausgehend von 
den in der Literatur untersuchten Ursachen der Schlupfschwankungen das dy-
namische Verhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems bei dynamischer Fahrbahn- 
und Bremsanregung mit Hilfe eines Berechnungsmodells, das die zu untersu-
chende Reifen- und Radaufhängungsdynamik ausreichend genau abbilden 
kann, simuliert. 

2.2.1 Schlupfschwankung	

Reul betrachtet in [Reul09] und [Reul11] das Rad als ein komplettes Teil. Die 
angreifenden Kräfte und Momente und die daraus folgende Raddynamik wer-
den in Abbildung 2.3 gezeigt. Dabei wird die Dynamik des Reifens und der 
Radaufhängung nicht berücksichtigt. 

 
Abbildung 2.3: Dynamik des Rades beim Bremsen, nach [Reul09] 
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Der Bremsschlupf des Rades lautet: 

 𝜆!(𝑡) =
𝑣',%(𝑡) − 𝑟)*+ ∙ 𝜔'(𝑡)

𝑣',%(𝑡)
= 1 −

𝑟)*+
𝑣',%(𝑡)

∙ 𝜔'(𝑡) (2.12) 

Die Momentenbilanz des Rades lautet: 

 𝐽' ∙ �̇�'(𝑡) = 𝑟)*+ ∙ 𝐹!(𝑡) − 𝑀!(𝑡) (2.13) 

Die Integration der Formel (2.13) ergibt: 

 𝐽' ∙ M𝜔'(𝑡) − 𝜔',&N = >𝑟)*+ ∙ 𝐹!(𝑡)𝑑𝑡 − >𝑀!(𝑡)𝑑𝑡 (2.14) 

Wird die Radwinkelgeschwindigkeit 𝜔'(𝑡) und die Bremskraft 𝐹!(𝑡) in For-
mel (2.14) eingesetzt, ergibt sich der Bremsschlupf mit folgendem Ausdruck: 

 

𝜆!(𝑡) = 1 −
𝑟)*+
𝑣',%(𝑡)

∙ O
1
𝐽'
O>𝑟)*+ ∙ 𝜇M𝜆!(𝑡)N ∙ 𝐹"(𝑡)𝑑𝑡

−>𝑀!(𝑡)𝑑𝑡P + 𝜔',&P 

(2.15) 

Anhand Formel (2.15) lassen sich drei Ursachen für die Schlupfänderung ab-
leiten [Reul09]: 

1) Bremsmomentänderung durch z. B. Bremsdruckmodulation des ABS 
2) Radlaständerung durch z. B. fahrbahninduzierte, aufbauinduzierte 

(Bremsnicken) Radlastschwankung, Eingriffe vertikaldynamisch 
wirkender Aktoren 

3) Reibwertänderung durch z. B. Reibwertsprünge oder Änderung der 
𝜇-Schlupf-Kurve abhängig von Reifentemperatur, Radlast u.a. 

Schwarz stellt in [Schw97a], [Schw97b] ein Verfahren zur Kompensation bzw. 
Berücksichtigung der dynamischen Einflussgrößen von Pkw-Vorderradauf-
hängungen und Reifen auf das Raddrehzahlsignal bzw. den Schlupf vor. Als 
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Grundlage werden die verschiedenen Einflussgrößen auf diese Signale im 
Bremsvorgang zusammengefasst. Zur Ermittelung der für das Verfahren benö-
tigten Einflussgrößen wird ein Modell der Radaufhängung und des Reifens mit 
mehreren Freiheitsgraden abgebildet. Dabei wird der Reifengürtel als ein se-
parates Teil angesehen, das in der Längs-, Vertikal- und Drehrichtung gegen 
die Radnabe schwingen kann. Außerdem wird die Radnabe durch Feder-
Dämpfer-Elemente (Voigt-Kelvin-Modell) jeweils in der Längs- und Vertikal-
richtung mit dem Fahrzeugaufbau gekoppelt, damit die Federungs- und Dämp-
fungseigenschaften bzw. die Elastizitäten der Radaufhängung im Modell be-
rücksichtig werden können. Als dynamische Einflussgrößen auf die 
Schlupfberechnung bzw. auf die Erfassung des Raddrehzahlsignals werden die 
Horizontal- und Vertikalbewegung des Rades, die tangentiale Verschiebung 
des Reifengürtels sowie die Verdrehung des Radträgers sowohl mit dem Mo-
dell als auch experimentell verifiziert.  

 
Abbildung 2.4: a) Horizontale Bewegung des Rades, b) Tangentiale Verschiebung des Reife-

gürtels, c) Vertikalbewegung des Radmittelpunktes und d) Verdrehung des 
Radträgers, nach [Schw97b] 
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Unter Berücksichtigung aller Einflussgrößen sowie der daraus resultierenden 
Zusammenhänge stellt Schwarz eine erweiterte Schlupfformel zur Berechnung 
der Schlupfverläufe beim Bremsvorgang wie folgt auf [Schw97b]: 

 

𝜆%,=M𝑣>?", 𝜔, 𝑟&, �̇�- , �̇�/, 𝑧-N =
𝑣$ − 𝑣-
𝑣$

=
M𝑣>?" + �̇�-N − T𝑟)*+ ∙ 𝜔- − M�̇�/ − �̇�-NU

𝑣>?" + �̇�-

=
𝑣>?" + �̇�- − M𝑟& + 𝑧- − ℎ?N ∙ T𝜔 −

�̇�-
𝑙1#

U + M�̇�/ − �̇�-N

𝑣>?" + �̇�-

=
𝑣>?" − M𝑟& + 𝑧- − ℎ?N ∙ T𝜔 −

�̇�-
𝑙1#

U + �̇�/
𝑣>?" + �̇�-

 

(2.16) 

mit 

𝑣>?": die Fahrzeuggeschwindigkeit relativ zur Fahrbahn 
𝜔-: die Radwinkelgeschwindigkeit 
𝜔: die gemessene Radwinkelgeschwindigkeit aus dem Drehzahlsensor 
𝑟&: der statische Reifenhalbmesser 
𝑟)*+: der dynamische Rollhalbmesser 
�̇�-: die Längsgeschwindigkeit des Radmittelpunktes relativ zum Aufbau 
�̇�/ : der tangentiale Latsch- bzw. Gürtelgeschwindigkeitsanteil der Radauf-
standsfläche relativ zum Aufbau  
𝑧-: die Vertikalbewegung des Radmittelpunktes 
𝑣$: die Geschwindigkeit der Radaufstandsfläche relativ zur Fahrbahn 
𝑣- = 𝑟)*+ ∙ 𝜔-: die Umfangsgeschwindigkeit des Reifens relativ zur Radmitte 
ℎ? : die Fahrbahnunebenheit, die nach Abbildung 2.4 c) den Bezugspunkt hat, 
der sich genau um 𝑟& unter dem Radmittelpunkt befindet 
𝑙1# : die wirksame Länge des Feder-Dämpferbeins bei Vernachlässigung der 
Winkelstellung des Feder-Dämpferbeins  
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Formel (2.16) wurde aus der Literatur wie dort veröffentlicht übernommen. 
Der dort angegebene Zusammenhang 𝑟)*+ = 𝑟& + 𝑧- − ℎ?  widerspricht je-
doch der bekannten Tatsache, dass der dynamische Rollhalbmesser 𝑟)*+ fast 
unabhängig von der Einfederung ist, weshalb die Vertikalradbewegung 𝑧- und 
Fahrbahnunebenheit ℎ? fast keine Rolle spielen. Dies wird durch Prüfstands-
messungen bestätigt. Die Bestimmung des dynamischen Rollhalbmessers er-
folgt am Prüfstand ohne Berücksichtigung des statischen Reifenhalbmessers. 
Die drei Parameter 𝑟&, 𝑧- und ℎ? werden im weiteren Verlauf der vorliegenden 
Arbeit nicht als Einflussgrößen der Schlupfberechnung angenommen. 

Desweiteren wurde der Reifengürtel und der Latsch in dieser Literatur nicht 
separat, sondern als ein kompletter Teil betrachtet. �̇�/ ist die Geschwindigkeit 
dieses Teils relativ zum Aufbau. Der Autor unterscheidet somit nicht zwischen 
der Geschwindigkeit des Reifengürtels und der Reifenoberfläche. Es macht 
aber einen Unterschied, denn der Teil des Schlupfs, der auf der Deformation 
der Profilblöcke beruht, bewirkt einen Geschwindigkeitsunterschied zwischen 
Reifenoberfläche und Gürtel. Dieser sogenannte „Formschlupf“ bzw. „Defor-
mationsschlupf“ tritt auf, solange die Reifenoberfläche an der Fahrbahnober-
fläche haftet und noch nicht gleitet und der bei Teilbremsungen einen großen 
Teil des Schlupfs ausmacht. Da dies für den Schlupf von hoher Bedeutung ist, 
wird diese Unterscheidung im weiteren Verlauf der vorliegenden Arbeit durch 
die Berücksichtitung der Schersteifigkeit des Laufsteifens in der Längsrich-
tung zur Abbildung des Berechnungsmodells vorgenommen. 

Die oben genannten Einflussgrößen kommen alle von Seiten des Reifens und 
der Radaufhängung. Allerdings weisen die heutigen ABS-Bremssysteme noch 
eigene Probleme auf, deren Ursache in den wesentlichen Elementen des ABS-
Regelsystems wie z. B. den Sensoren, den Aktoren, der Elektronik und der 
Regel-Software/-Programme liegen. Die ABS-Komponenten werden oft durch 
die unerwünschten starken Überschwingungen und Schwankungen des Brems-
drucks belastet, die nicht nur Geräusche und Schwingungen in der Bremslei-
tung, sondern auch übermäßige Belastungen des Fahrwerksystems verursa-
chen. Durch z. B. Reibmomentschwankungen der Bremsscheibe/-beläge 
können auch Schlupfschwankungen hervorgerufen werden. Außerdem kann 
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die ABS-Regelung aufgrund von vereinfachenden Annahmen und aufgrund 
spezifischer Eigenschaften des Aktuators nicht perfekt sein. 

Zusammenfassend entstehen die Schlupfänderungen aus Bremsmoment-, Rad-
last- und Reibwertänderung, welche gleichzeitig als Anregungsquelle des Rei-
fen-Fahrwerk-Systems wirken. Des Weiteren können die Schlupfschwankun-
gen durch mehrere beim Bremsvorgang angeregte dynamische Einflussgrößen 
verursacht werden, die grundsätzlich folgenden zwei Kategorien zugeordnet 
werden können: 

1) Angeregte Schwingungen im Reifen-Fahrwerk-System, 
2) Anregungen vom ABS-Bremssystem,  

bei denen noch Verbesserungspotenziale bestehen. 

Um die Schlupfschwankungen während der ABS-Bremsung zu reduzieren und 
dadurch die mittlere Kraftschlussausnutzung zu erhöhen, sollen die Einfluss-
größen in den beiden Kategorien zunächst einzeln und, wenn möglich, an-
schließend auch zusammen betrachtet werden. Bezüglich Kategorie 1) sollen 
zum einen der Einfluss der angeregten Dynamik im Reifen-Fahrwerk-System 
auf die Schlupfschwankungen und die Bremskraft zwischen Reifen und Fahr-
bahn untersucht werden. Zum anderen sollen die Änderungen des Übertra-
gungsverhaltens infolge von Änderungen der Fahrbahn- und Bremsanregung 
sowie die Sensitivitäten des Übertragungsverhaltens bezüglich der Reifen- und 
Fahrwerkparameter analysiert werden. Die Betrachtung der Kategorie 1) ist 
auch zur Beantwortung der ersten Forschungsfrage erforderlich. Um zunächst 
die Frage, ob die Reifen- und Radaufhängungsdynamik einen Einfluss auf die 
brems- und fahrbahninduzierten Schlupf- und Bremskraftänderungen hat, mit 
wenig Aufwand zu beantworten, wird diese Analyse zunächst theoretisch mit 
Hilfe eines Berechnungsmodells durchgeführt. Bezüglich Kategorie 2) werden 
die Verbesserungspotenziale des ABS-Bremssystems in Abschnitt 2.3 disku-
tiert. 
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2.2.2 Berechnungsmodell	

Entsprechend den Anforderungen der ersten Forschungsfrage und deren Teil-
fragen sollen die Einflüsse des dynamischen Verhaltens des Reifen-Fahrwerk-
Systems und der zugehörigen Schwingungsformen auf die Kraftübertragung 
im Reifen-Fahrbahn-Kontakt unter Brems- und Fahrbahnanregungen unter-
sucht werden. Das Übertragungsverhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems wird 
bei Bremsmoment- und Fahrbahnanregung bis zu 150 Hz analysiert. In diesem 
Frequenzbereich überwiegen nach Literaturangaben [Kerc08], [Trou02], 
[Fülb01] die Achseigenschwingungen, die Achsrauigkeit und die ersten Eigen-
schwingungsmoden des Reifens.  

Modellaufbau 

Ähnlich [Schw97b], [Zege98] und [Schm04] wird im Folgenden ein mechani-
sches Ersatzmodell eines Viertelfahrzeugs auf Basis eines Starrring-Reifenmo-
dells aufgebaut. Der Aufbau des mechanischen Ersatzmodells wird in Abbil-
dung 2.5 dargestellt. 

 
Abbildung 2.5: Mechanisches Ersatzmodell eines Viertelfahrzeugs 

1. Längssteifigkeit ( ) und -dämpfung ( ) der Radaufhängung
2. Vertikalsteifigkeit ( ) und -dämpfung ( ) der Radaufhängung
3. Längssteifigkeit ( ) und -dämpfung ( ) der Reifenseitenwand
4. Vertikalsteifigkeit ( ) und -dämpfung ( ) der Reifenseitenwand
5. Drehsteifigkeit ( ) und -dämpfung ( ) des Reifenseitenwand
6. Längssteifigkeit ( ) und -dämpfung ( ) der Restfeder
7. Radialsteifigkeit ( ) der Restfeder
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Das komplette Viertelfahrzeugmodell besteht aus vier Massen, die durch sie-
ben parallel geschaltete Feder-Dämpfer-Elemente (sogenannte Kelvin-Voigt-
Elemente) miteinander verbunden sind. Die anteilige Fahrzeugaufbaumasse 
𝑚0 verfügt über einen Freiheitsgerad 𝑧0 in der Vertikalrichtung. In der Längs-
richtung wird die Aufbaumasse als fixiert betrachtet. Die reifengefederte 
Masse bzw. die Masse der Radnabe 𝑚$ , die einen Teil des Fahrwerks, die 
Felge und den sich mit der Felge drehenden Anteil des Reifens einschließt, 
verfügt über drei Freiheitsgerade (𝑥$, 𝑧$, 𝜃$) jeweils in der Längs-, Vertikal 
und Drehrichtung. Das Massenträgheitsmoment dieser Masse um die Quer-
achse ist als 𝐽$* bezeichnet. Die Masse des Reifengürtels 𝑚= verfügt über drei 
Freiheitsgerade (𝑥= , 𝑧= , 𝜃=) jeweils in der Längs-, Vertikal- und Drehrichtung. 
Das Massenträgheitsmoment dieser Masse um die Querachse ist als 𝐽=*  be-
zeichnet. Die Kontaktmasse 𝑚@ zwischen dem Reifengürtel und der Fahrbahn 
verfügt über einen tangentialen Freiheitsgerad 𝑥@ auf der Fahrbahnoberfläche. 
Der Ursprung des Koordinatensystems dieses Ersatzmodells liegt auf der Rad-
mitte, wo sich das Viertelfahrzeug in der statischen Ruhelage mit gegebenen 
Radlast auf ebener Fahrbahn befindet und in dieser Position fixiert. Die x-
Achse weist in Fahrzeuglängsrichtung und die z-Achse weist rechtwinklig 
dazu nach oben. Jede Verschiebung hat sein Nullpunkt auf dem Niveau, das 
sich bei statischer Einfederung mit der gegebenen Radlast auf einer ebenen 
Fahrbahn ergibt. 

Als stationäre Eingangsgrößen des Modells lassen sich die Fahrbahngeschwin-
digkeit 𝑉(  und die Radlast 𝐹@"  darstellen. Aus der Fahrbahngeschwindigkeit 
𝑉( und dem dynamischen Rollhalbmesser des Reifens 𝑟)*+ lassen sich die An-
fangszustände der Drehgeschwindigkeit der Radnabe und des Reifengürtels als 
Ω = 𝑉( 𝑟)*+⁄  bestimmen. Als dynamische Eingangsgrößen des Modells die-
nen das transiente Bremsmoment 𝑀$* am Rad, die Höhe der Fahrbahnuneben-
heit ℎ?, die als Fußpunkterregung abgebildet wird, und die dynamische Rad-
laständerung infolge von Aufbaubewegungen (Nicken, Heben) ∆𝐹( . ℎ?  hat 
sein Nullpunkt auf dem Niveau, das sich bei statischer Einfederung mit der 
gegebenen Radlast auf einer ebenen Fahrbahn um den statischen Reifenhalb-
messer unter dem Radmittelpunkt ergibt. Als Ausgangsgrößen des Modells er-
geben sich die Dynamik der jeweiligen Freiheitsgrade, die internen Kräfte in 
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der Radaufhängung und in der Reifenseitenwand und die von außen wirkenden 
Kräfte zwischen Reifen und Fahrbahn. 

Die internen Kräfte in der Radaufhängung zwischen den Massen 𝑚0 und 𝑚$ 
lauten: 

 𝐹0$% = 𝑘$%�̇�$ + 𝑐$%𝑥$ (2.17) 

 𝐹0$" = 𝑘$"(�̇�$ − �̇�0) + 𝑐$"(𝑧$ − 𝑧0) (2.18) 

Die internen Kräfte und das Moment in der Seitenwand zwischen den Massen 
𝑚$ und 𝑚= lauten: 

 𝐹$=% = 𝑘=%(�̇�= − �̇�$) + 𝑐=%(𝑥= − 𝑥$) − 𝑘="�̇�$(𝑧= − 𝑧$) (2.19) 

 𝐹$=" = 𝑘="(�̇�= − �̇�$) + 𝑐="(𝑧= − 𝑧$) + 𝑘=%�̇�$(𝑥= − 𝑥$) (2.20) 

 𝑀$=* = 𝑘=AM�̇�= − �̇�$N + 𝑐=A(𝜃= − 𝜃$) (2.21) 

wobei die Elemente 𝑘="�̇�$(𝑧= − 𝑧$) und 𝑘=%�̇�$(𝑥= − 𝑥$) den Effekt der ge-
koppelten Längs- und Vertikalverformung in der Seitenwand des rollenden 
Reifens aufgrund der relativen Bewegungen zwischen der Radnabe und dem 
Reifengürtel abbilden [Zege98], [Schm04]. 

Die internen Kräfte und das Moment zwischen den Massen 𝑚= und 𝑚@ lauten: 

 𝐹=@% = 𝑘@%(�̇�@ − �̇�=) + 𝑐@%(𝑥@ − 𝑥=) (2.22) 

 𝐹=@" = 𝐹@" (2.23) 

 𝑀=@* = −𝑟)*+𝐹=@% (2.24) 

Die Vertikalkraft 𝐹@"  der Restfeder im Reifen-Fahrbahn-Kontakt wird in 
[Zege98] und [Schm04] durch einen Polynomansatz mit der Verformung der 
Restfeder 𝜌"- und mit den Parametern 𝑞("-B, 𝑞("-: und 𝑞("-9 beschrieben: 
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 𝐹@" = ]𝑞("-B𝜌"-
B + 𝑞("-:𝜌"-: + 𝑞("-9𝜌"- , 𝜌"- > 0

0, 𝜌"- ≤ 0 (2.25) 

Die Verformung der Restfeder 𝜌"- ergibt sich aus der Fahrbahnunebenheit ℎ? 
und der vertikalen Gürtelbewegung 𝑧= als: 

 𝜌"- = ℎ? − 𝑧= (2.26) 

Die Gesamtsteifigkeit des Reifens in der Vertikalrichtung verfügt über eine 
nichtlineare Eigenschaft (Radlast über Einfederung), welche durch die verti-
kale Seitenwandsteifigkeit 𝑐="  nicht abgebildet werden kann. Die Restfeder 
hat die Aufgabe, zusammen mit 𝑐=" diese nichtlineare Eigenschaft der stati-
schen Verformung des Reifens in der Vertikalrichtung abzubilden. Die Verti-
kalsteifigkeit der Restfeder 𝑐@" ergibt sich aus der gesamten Vertikalsteifigkeit 
des Reifens 𝐶(", die durch Steifigkeitsmessung (Kraft-Einfederung) bestimmt 
werden kann, und der vertikalen Seitenwandsteifigkeit 𝑐=" als: 

 
1
𝐶("

=
1
𝑐="

+
1
𝑐@"

 (2.27) 

Die Schlupfgeschwindigkeit der Kontaktmasse 𝑚@ lautet: 

 𝑉@4% = (�̇�@ + 𝑉() − 𝑟)*+�̇�= = �̇�@ − 𝑟)*+M�̇�= − ΩN (2.28) 

Und der Längsschlupf zwischen Reifen und Fahrbahn ergibt sich zu: 

 𝜆 =
−𝑉@4%
𝑉(

=
𝑟)*+�̇�= − �̇�@ − 𝑉(

𝑉(
 (2.29) 

Für die Längsschlupf 𝜆 wird noch die folgende Differenzialgleichung erster 
Ordnung eingesetzt, um den verzögerten Kraftaufbau im Reifen-Fahrbahn-
Kontakt bei transienten Anregungen abzubilden: 

 𝜎@
𝑑𝜆
𝑑𝑡 +

|𝑉(|𝜆 = −𝑉@4% (2.30) 
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wobei 𝜎@ die Relaxationslänge bedeutet und ca. die Häfte der Kontaktlänge be-
trägt. 

Die übertragene Bremskraft zwischen der Kontaktmasse und der Fahrbahn 𝐹@% 
wird hier als Funktion des Kraftschlussbeiwertes 𝜇 und der Radlast 𝐹@" abge-
bildet, wobei der Kraftschlussbeiwert wieder eine Funktion des Bremschlupfes 
nach einer vorgegebenen 𝜇-Schlupf-Kurve ist. 

 𝐹@% = 𝜇(𝜆) ∙ 𝐹@" (2.31) 

Mit Berücksichtigung des Rollwiderstandes wird dessen Effekt als ein externes 
Moment abgebildet, das von der Fahrbahn auf den Reifengürtel wirkt 
[Zege98], [Schm04]. Der Rollwiderstandsbeiwert 𝑓-  nimmt mit steigender 
Fahrzeuggeschwindigkeit überpropotional zu [Mits04]: 

 𝑀@* = −𝑟)*+𝑓-𝐹@" (2.32) 

 𝑓- = 𝑞?-& + 𝑞?-9𝑉( + 𝑞?-C𝑉(C (2.33) 

Die Bewegungsgleichung der anteiligen Fahrzeugmasse 𝑚0 lautet: 

 𝑚0�̈�0 = 𝐹0$" + ∆𝐹( (2.34) 

Die Bewegungsgleichungen der reifengefederten Masse 𝑚$ lauten: 

 𝑚$�̈�$ = 𝐹$=% − 𝐹0$% (2.35) 

 𝑚$�̈�$ = 𝐹$=" − 𝐹0$" (2.36) 

 𝐽$*�̈�$ = 𝑀$=* −𝑀$* (2.37) 

Die Bewegungsgleichungen der Reifengürtelmasse 𝑚= lauten: 

 𝑚=�̈�= = 𝐹=@% − 𝐹$=% (2.38) 

 𝑚=�̈�= = 𝐹=@" − 𝐹$=" (2.39) 
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 𝐽=*�̈�= = 𝑀@* +𝑀=@* −𝑀$=* (2.40) 

Die Bewegungsgleichung der Kontaktmasse 𝑚@ lautet: 

 𝑚@�̈�@ = 𝐹@% − 𝐹=@% (2.41) 

Erweiterung für Längsdynamik des Gesamtfahrzeugs 

Wie bereits in Abschnitt 2.1.1 beschrieben, treten Kopplungseffekte zwischen 
der Längs- und Vertikaldynamik beim Bremsmanöver im Gesamtfahrzeug auf. 
Die Bremsmomentänderungen führen durch den Abstand zwischen der Rad-
nabe und dem Längspol der Achse zu vertikalen Radträgerbeschleunigungen 
und damit zu bremsmomentinduzierten Radlastschwankungen. 

Um diese Koppelungseffekte in diesem Berechnungsmodell abbilden zu kön-
nen, soll das aufgebaute mechanische Ersatzmodell des Viertelfahrzeugs um 
die längsdynamische Eigenschaft des Gesamtfahrzeugs erweitert werden. Die 
Abbremsung des Gesamtfahrzeugs während der ABS-Bremsung ergibt sich 
wie folgt aus der gesamten Bremskraft der Vorder- und Hinterachse 𝐹!,5 +
𝐹!,D und dem Fahrzeuggewicht 𝑚("/ ∙ 𝑔: 

 𝑧 =
−�̈�("/
𝑔 =

𝐹!,5 + 𝐹!,D
𝑚("/ ∙ 𝑔

=
(1 + 𝐷𝐵) ∙ 𝐹!,5

𝑚("/ ∙ 𝑔
 (2.42) 

wobei 𝐷𝐵 = 𝐹!,D 𝐹!,5⁄  den Bremskraftverteilungskoeffizient darstellt und 
durch technische Daten der Vorder- und Hinterradbremse des Fahrzeugs be-
stimmt wird. Nach den technischen Daten der Bremsanlage des Beispielfahr-
zeugs für diese Analyse ergibt sich der Bremskraftverteilungsfaktor 𝐷𝐵  zu 
0,44. Bei dieser Bremskraftverteilung überträgt die Vorderachse des Fahr-
zeugs ca. 70% der Gesamtbremskraft. 

Wie in Abschnitt 2.1.1 vorgestellt, besteht ein Anteil der Radlastverlagerung 
∆𝐺', der, obwohl er auch auf den Aufbau wirkt, jedoch über die Lenker der 
Radaufhängung ohne Federbewegung an der Radaufhängung abgestützt wird. 
Dieser Anteil der Achslastverschiebung wird durch den prozentualen 
Bremsnickausgleich 𝑋  beschrieben. Der verbleibende Anteil (1 − 𝑋)  der 
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Achslastverschiebung muss durch dynamische Kraftänderung der Aufbaufeder 
kompensiert werden und führt dehalb zur Nickbewegung des Aufbaus. Mit Be-
rücksichtigung der Radlastverlagerung auf die Vorderachse nach Formeln 
(2.1), (2.42) und des Bremsnickausgleichs ergibt sich die dynamische Feder-
kraft ∆𝐹( im Viertelfahrzeugmodell zu: 

 
∆𝐹( = ∆𝐺' ∙ (1 − 𝑋) =

1
2 ∙
(1 + 𝐷𝐵) ∙ 𝐹!,5 ∙

ℎ
𝑙 ∙
(1 − 𝑋)

= (1 + 𝐷𝐵) ∙ (−𝐹@%) ∙
ℎ
𝑙 ∙
(1 − 𝑋) 

(2.43) 

Mit dieser Erweiterung des Viertelfahrzeugmodells um die längsdynamische 
Eigenschaft des Gesamtfahrzeugs ist die dynamische Radlaständerung ∆𝐹( 
nicht mehr eine unabhängige Eingangsgröße des Berechnungsmodells, son-
dern mit der durch das Bremsmoment erzeugten Umfangskraft im Reifenlatsch 
verbunden. Die Anzahl der unabhängigen Eingangsgrößen des Berechnungs-
modells wird um eins reduziert. Nun dienen nur noch das Bremsmoment am 
Rad 𝑀$* und die Fußpunkterregung der Fahrbahn 𝑤 als Anregungsquelle für 
das Berechnungsmodell. 

Linearisierung 

Mit dem aufgebauten mechanischen Ersatzmodell ist das Übertragungsverhal-
ten der Kraftübertragung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt abzuleiten. Aufgrund 
der Reibwertabhängigkeit des Bremsschlupfes in Formel (2.31) und der nicht-
linearen 𝜇-Schlupf-Kurve sind die Bewegungsgleichungen aller bestehenden 
Massen ohne weitere Annahmen analytisch nicht lösbar. Um die Bewegungs-
gleichungen analytisch lösen zu können, wird das Viertelfahrzeugmodell um 
einen stationären Arbeitspunkt (𝜆&, 𝜇& ) mit der Steigerung 𝐶E  auf der 𝜇 -
Schlupf-Kurve linearisiert, wie in Abbildung 2.6 gezeigt. Die linearisierte Ver-
sion aller Bewegungsgleichungen wird in A.1 dargestellt. 
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Abbildung 2.6: Linearisierung der µ-Schlupf-Kurve um einen stationären Arbeitspunkt 

Der stationäre Arbeitspunkt und die stationäre Radlast sollen als zwei Randbe-
dingungen für die Simulation vorgegeben werden. Im Folgenden werden ähn-
lich [Zhou12a] die Einflüsse der jeweiligen Anregungsquellen auf die Dyna-
mik des Reifen-Fahrwerk-Systems bei verschiedenen stationären 
Arbeitspunkten im stabilen Bereich untersucht. Für den stabilen Bereich gilt: 

 𝐶E ≥ 0 (2.44) 

Wie in Abbildung 2.7 gezeigt, werden vier Punkte auf der quasi-stationären 𝜇-
Schlupf-Kurve, die vier stationären Arbeitspunkten (𝜆9, 𝜇9), (𝜆:, 𝜇:), (𝜆B, 𝜇B) 
und (𝜆C, 𝜇C) entsprechen, als Einflussfaktor für die folgende Analyse definiert. 

 
Abbildung 2.7: Stationäre Arbeitspunkte auf der µ-Schlupf-Kurve der theoretischen Analyse 
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2.2.3 Schwingungsformen	

Abbildung 2.8 zeigt die ersten Eigenmoden eines unbelasteten Reifens mit fi-
xierter Felge. Davon werden die ersten drei Moden manchmal als ‚In-Plane-
Moden‘ bezeichnet. Die erste Mode ist die ‚in-Plane‘ Rotationsmode des Rei-
fens um die Drehachse. Die zweite und dritte Eigenmode stellen sich als die 
Gürtelbewegungen des Reifens gegen die Felge in Längs- und Vertikalrichtung 
dar. Die Eigenfrequenzen der translatorischen Gürtelschwingformen in Längs- 
und Vertikalrichtung sind aufgrund der Achssymmetrie des Reifens identisch.  

 
Abbildung 2.8: Eigenschwingformen eines unbelasteten Reifens mit fixierter Felge, in Anleh-

nung an [cosi1] 

Wird der Reifen an die Radaufhängung montiert und auf der Fahrbahn gefah-
ren, unterscheiden sich die Schwingungsformen des Reifens von den in Abbil-
dung 2.8 dargestellten. Im Prinzip spalten sich die jeweiligen Eigenmoden des 
unbelasteten Reifens in zwei unterschiedliche Schwingungsmoden, wenn der 
Reifen auf die Fahrbahn abgesetzt wird. Desweiteren besteht noch die Kopp-
lung von Schwingungsformen von dem Reifen und der Achse [Schm04]. Im 
Rahmen der vorliegenden Arbeit werden jedoch nur diejenigen Schwingfor-
men berücksichtigt, die am belasteten rollenden Reifen-Fahrwerk-System 
beim Bremsvorgang und bei einer Hindernisüberfahrt dominieren und sich da-
her besonders für eine Beschreibung des reifenspezifischen Übertragungsver-
haltens eignen. 
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Das Übertragungsverhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems bei transienter 
Bremsmoment- sowie Fahrbahnanregung wird mit Hilfe des aufgebauten Be-
rechnungsmodells und des Bode-Diagramms untersucht. Als Betriebsbedin-
gung beträgt hier die Radlast 2845 N und die Geschwindigkeit 60 km/h. In 
Abbildung 2.9, Abbildung 2.10 und Abbildung 2.11 werden jeweils die Über-
tragungsfunktionen der Radnabe in Längs-, Vertikal- und Drehrichtung bei 
transienter Bremsmomentänderung und Fußpunkterregung ohne stationäres 
Bremsmoment dargestellt. 

 
Abbildung 2.9: Bode-Diagramme der bremsmoment- und fahrbahnunebenheitshöheninduzier-

ten Längbeschleunigungen an der Radnabe 

 
Abbildung 2.10: Bode-Diagramme der bremsmoment- und fahrbahnunebenheitshöheninduzier-

ten Vertikalbeschleunigungen an der Radnabe 
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Abbildung 2.11: Bode-Diagramme der bremsmoment- und fahrbahnunebenheitshöheninduzier-

ten Drehbeschleunigungen an der Radnabe 

Im Frequenzbereich bis zu 150 Hz sind insgesamt sechs Schwingungsmoden 
des Viertelfahrzeugs in der X-Z-Ebene zu finden, die nach zunehmender Re-
sonanzfrequenz von 0 bis 5 nummeriert werden. Abbildung 2.12 stellt die je-
weiligen Schwingungsmoden und deren Frequenzen dar. 

 
Abbildung 2.12: Eigenschwingungsmoden des Viertelfahrzeugs, ähnlich [Schm04] 

Mode0: f = 1,67 Hz
Vertikale Aufbauschwingung

Mode1: f = 15,0 Hz
Vertikale Achsschwingung

Mode2: f = 19,3 Hz
Gleichphasige Fore-Aft + 
Gleichphasige Rotation

Mode3: f = 35,3 Hz
Gegenphasige Fore-Aft + 
Gleichphasige Rotation

Mode5: f = 108/116 Hz
Vertikale/Longitudinale 
Schwingung des Reifens

Mode4: f = 93,6 Hz
Gegenphasige Rotation

<

Mode5: f = 106/116 Hz
Vertikale/Diagonale
Schwingung des Reifens
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Die nullte Mode (Mode0: 1,67 Hz) zeigt die vertikale Aufbauschwingung an, 
welche sowohl durch die Bremsmomentänderung als auch die Fahnbahnanre-
gung angeregt werden kann. Die erste Mode (Mode1: 15,0 Hz) des Reifen-
Fahrwerk-Systems ist die vertikale Achsschwingung (engl. Wheel-Hop). Bei 
den zweiten und dritten Moden (Mode2: 19,3 Hz und Mode3: 35,3 Hz) handelt 
es sich um die Kopplung der Fore-After Mode der Achse und der gleichphasige 
Torsionsmode des Reifens. Die gleichphasige Torsionsmode des Reifens stellt 
die Rotationsschwingung dar, bei der die an die Radnabe gekoppelten Massen-
trägheiten und die Massenträgkeit des Reifengürtels auf der Torsionssteifigkeit 
des Reifens gleichphasig um die Drehachse schwingen und sich in der Kon-
taktzone am Untergrund abstützen. Aus dieser Kopplung ergibt sich zum einen 
die Mode2 als die gleichphasige Kopplung und zum anderen die Mode3 als die 
gegenphasige Kopplung der longitudinalen Achsschwingung und der gleich-
phasige Torsionsmode des Reifens. Die vierte Mode (Mode4: 93,6 Hz) ist die 
gegenphasige Torsionsmode des Reifens, welche die Rotationsschwingung des 
Reifens bezeichnet, bei der die an die Radnabe gekoppelten Massenträgheiten 
und die Massenträgheit des Reifengürtels gegenphasig aufgrund der Torsions-
steifigkeit des Reifens um die Drehachse schwingen. Die letzte Mode zeigt die 
Bewegung des Reifengürtels. [Schme04] hat nur die vertikale Schwingung des 
Reifens für diese Bewegung genannt. In [Kerc08] gehört neben der vertikalen 
Schwingung auch noch eine diagonale Schwingung des Reifens zu dieser Be-
wegung des Reifengürtels. Die in Abbildung 2.11 dargestellte Mode5 mit zwei 
unterschiedlichen Frequenzen (Mode5: 106 Hz in der Vertikalrichtung und 116 
Hz in der Längsrichtung) entsprechen den Ergebnissen in [Kerc08]. 

2.2.4 Einfluss	des	stationären	Bremsmomentes	

Abbildung 2.13 stellt das Übertragungsverhalten von Bremsmomentänderung 
und Fahrbahnunebenheit auf die Längs-, Vertikal- und Drehbeschleunigung 
der Radnabe bei verschiedenen stationären Arbeitspunkten gemäß Abbildung 
2.7 in Bode-Diagrammen dar. 
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Abbildung 2.13: Bode-Diagramme der bremsmoment- (links) und fahrbahninduzierten (rechts) 

a) Längs-, b) Vertikal- und c) Drehbeschleunigung der Radnabe bei verschie-
denen stationären Arbeitspunkten 
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Es ist zu beobachten, dass durch die transiente Bremsmomentänderung und 
Fußpunkterregung verschiedene Schwingungsmoden des Reifen-Fahrwerk-
Systems deutlich angeregt werden können. Außerdem verändern sich die Re-
sonanzen der jeweiligen angeregten Schwingungsmoden mit zunehmendem 
stationärem Bremsmoment. 

Aufgrund der gekoppelten Längs- und Vertikaldynamik innerhalb des Viertel-
fahrzeugs sind bei den Übertragungsfunktionen bei Bremsmomentänderung 
insgesamt vier Schwingungsmoden des Reifen-Fahrwerk-Systems sowohl in 
der Längs- und Drehrichtung als auch in der Vertikalrichtung zu beobachten. 
Sie sind: die gleich- und gegenphasige Kopplung der Fore-After-Mode der 
Achse und der nullten Rotationsmode des Rades (Mode2: 19,3 Hz und Mode3: 
35,3 Hz), die gegenphasige Rotationsmode des Rades (Mode4: 93,6 Hz) und 
die erste Diagonalmode des Reifens (Mode5: 116 Hz). Mit zunehmendem sta-
tionärem Bremsmoment verringern sich die Magnituden der Übertragungs-
funktionen der zweiten und dritten Schwingungsmoden (Mode2 und Mode3) 
in allen drei Richtungen. Beim höchsten stationären Bremsmoment (𝜇 = 0,95 ∙
𝜇#$%) sind die beiden Moden in der Längsrichtung völlig zu einer gemeinsa-
men Resonanz mit einer Frequenz von 26,7 Hz gekoppelt. Gleichzeitig sind 
jedoch keine Resonanzen mehr für die beiden Moden in der Vertikal- und 
Drehrichtung zu erkennen. Die Reduzierung der Magnituden der ersten zwei 
Resonanzen, die sich auf das Massenträgheitsmoment des Reifen-Fahrwerk-
Systems in der Längs- und Drehrichtung beziehen, ergibt sich aus der Absen-
kung der Schlupfsteifigkeit entlang der 𝜇-Schlupf-Kurve mit zunehmendem 
stationärem Bremsmoment bei konstanter Radlast. Bei der gleichen Bremsmo-
mentänderung am Rad wird die Schlupfsteifigkeit beim zunehmenden Brems-
moment abgesenkt. Dadurch reduzieren sich die Magnituden der Übertra-
gungsfunktion beider Schwingungsmoden. Die gegenphasige Rotationsmode 
des Reifens (Mode4) bleibt fast unverändert bei allen stationären Bremsmo-
menten in der Längs- und Vertikalrichtung. In der Drehrichtung ist die Magni-
tude dieser Resonanz leicht erhöht mit zunehmendem stationärem Bremsmo-
ment. Im Gegensatz dazu ist die erste diagonale und vertikale Mode des 
Reifens (Mode5: 106/116 Hz) mit zunehmendem stationärem Bremsmoment 
deutlich schwächer geworden. Beim höchsten stationären Bremsmoment ist 
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die Resonanz dieser Mode weder in der Längsrichtung noch in der Vertikal-
richtung zu sehen. Die theoretische Analyse des Übertragungsverhaltens der 
bremsmomentinduzierten Beschleunigungen bei verschiedenen stationären 
Arbeitspunkten führt zur Schlussfolgerung, dass das stationäre Bremsmoment 
einen abschwächenden Effekt auf die bremsmomentinduzierte Längs- und 
Vertikalbeschleunigungen der Radnabe sowie die Drehbeschleunigung des 
Rades bezüglich der Schwingungseigenschaften hat. Mit zunehmendem stati-
onärem Bremsmoment am Rad verringern sich die Magnituden von drei der 
vier Schwingungsmoden in allen drei Richtungen, während die restliche Mode 
fast unverändert bleibt. 

Bei den Übertragungsfunktionen bei Fahrbahnunebenheit sind alle fünf 
Schwingungsmoden des Reifen-Fahrwerk-Systems zu beobachten. Die Längs- 
und Vertikaldynamik stellt sich bezüglich der Resonanzen in der Längs- und 
Vertikalbeschleunigung entkoppelt dar. In der Längs- und Drehrichtung wer-
den die gleich- und gegenphasige Kopplung der Fore-After-Mode der Achse 
und der nullten Rotationsmode des Rades (Mode2: 19,3 Hz und Mode3: 35,3 
Hz), die gegenphasige Rotationsmode des Rades (Mode4: 93,6 Hz) und die 
erste Diagonalmode des Reifens (Mode5: 116 Hz) durch die Fußpunkterregung 
angeregt. In beiden Richtungen vergrößen sich die Resonanzmagnituden aller 
vier Schwingungsmoden deutlich mit zunehmendem stationärem Bremsmo-
ment. Ähnlich dem Fall bei der Bremsmomentänderung tendieren die ersten 
und zweiten Moden in der Längsrichtung zu einer gemeinsamen Resonanz, 
jedoch erhöhen sich die Magnituden der jeweiligen Schwingungsmoden deut-
lich mit zunehmendem stationärem Bremsmoment. Beim höchsten stationären 
Bremsmoment (𝜇 = 0,95 ∙ 𝜇#$%) sind die beiden Moden in der Längsrichtung 
völlig zu einer gemeinsamen Resonanz mit der Frequenz von 26,7 Hz gekop-
pelt. Im Vergleich zueinander verstärkt sich die erste Diagonalmode des Rei-
fens (Mode5: 116 Hz) mit zunehmendem stationärem Bremsmoment in der 
Längsrichtung und schwächt sich die gegenphasige Rotationsmode des Rei-
fens (Mode4: 93,6 Hz) ab. Desweiteren nimmt die Resonanzfrequenz der fünf-
ten Mode (Mode5: 116 Hz) mit zunehmendem stationärem Bremsmoment 
leicht ab. In der Drehrichtung bleiben alle vier Moden mit zunehmendem sta-
tionärem Bremsmoment deutlich separat angeregt. Die Resonanzmagnituden 
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aller vier Schwingungsmoden vergrößern sich deutlich mit zunehmendem sta-
tionärem Bremsmoment. Je höher das stationäre Bremsmoment ist, desto grö-
ßer sind die Dämpfungen der zweiten und dritten Moden (Mode2: 19,3 Hz und 
Mode3: 35,3 Hz). Wie in der Längsrichtung zu sehen ist, verschiebt sich die 
Resonanz der fünften Mode (Mode5: 116 Hz) leicht in die Rechnung kleinerer 
Frequenz mit zunehmendem stationärem Bremsmoment. In der Vertikalrich-
tung sind die Resonanzen der vertikalen Achsschwingung (Mode1: 15,0 Hz) 
und der ersten Vertikalmode des Reifens (Mode5: 106 Hz) deutlich zu erken-
nen. Die beiden Moden bleiben mit zunehmendem stationärem Bremsmoment 
unverändert. Das zeigt an, dass das stationäre Bremsmoment kaum Einfluss 
auf die fahrbahninduzierten Vertikalbeschleunigungen der Radnabe hat. Die 
signifikante Erhöhung der Resonanzmagnituden aller vier Schwingungsmoden 
in der Längs- und Drehrichtung könnten auf die folgenden zwei Gründe zu-
rückzuführen sein. Der erste Grund ist nach [Reul11] das Trägheitsmoment des 
Rades. Niederfrequente Radlaständerungen führen mit dem aktuell wirksamen 
Reibwert zu einer Beschleunigung des Rades in Umfangsrichtung und damit 
zu Schlupfänderungen. Mit der Schlupfänderung stellen sich ein neuer Reib-
wert und damit ein neuer Arbeitspunkt ein. Bei einer schnellen bzw. hochfre-
quenten Radlaständerung ist aufgrund der Radträgheit eine ebenso schnelle 
Schlupf- und Reibwertanpassung nicht möglich, daher stellen sich nach dem 
Modell der Coulomb’schen Reibung größere Bremskraftänderungen ein, wel-
che zur Anregung der Schwingungsmoden führen. Der zweite Grund könnte 
nach [Zhou12a] auf die Änderung des effektiven Bremsschlupfes zwischen 
Reifen und Fahrbahn zurückzuführen sein. Mit zunehmendem stationärem 
Bremsmoment am Rad wird das freie Rollen des Rades immer mehr be-
schränkt. Die Gummielemente zwischen Reifen und Fahrbahn befinden sich in 
einem Zustand zwischen Deformieren und Gleiten. Die durch die Fahr-
bahnunebenheit angeregte longitudinale Bewegung des Radmittelpunktes ist 
nicht in der Lage, das Rad frei nach vorne und hinten rollend zu verlagern. Der 
effektive Schlupf zwischen Reifen und Fahrbahn kann sich durch die be-
schränkte longitudinale Bewegung des Radmittelpunktes beim Bremsen än-
dern und daraus entsteht die zusätzliche Bremskraftänderung im Reifen-Fahr-
bahn-Kontakt, welche zur Anregung der Schwingungsmoden führen. Die 
theoretische Analyse des Übertragungsverhaltens der fahrbahninduzierten Be-
schleunigungen bei verschiedenen stationären Arbeitspunkten führt zur 
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Schlussfolgerung, dass das stationäre Bremsmoment einerseits einen abschwä-
chenden Effekt auf die bremsmomentinduzierten Längs- und Vertikalbe-
schleunigungen der Radnabe sowie die Drehbeschleunigung des Rades bezüg-
lich der Schwingungseigenschaften hat. Mit zunehmendem stationärem 
Bremsmoment am Rad verkleinern sich die Achs- und Reifenschwingungen in 
allen drei Richtungen und insbesondere im niedrigen Frequenzbereich. Ander-
seits hat das stationäre Bremsmoment einen negativen Effekt auf die fahrbahn-
induzierten Längs- und Drehbeschleunigungen an der Radnabe bezüglich der 
Schwingungseigenschaften. Mit zunehmendem stationärem Bremsmoment am 
Rad vergrößern sich die Achs- und Reifenschwingungen in der Längs- und 
Drehrichtung signifikant, während die vertikale Achs- und Reifenschwingung 
fast unverändert bleibt. 

Die in diesem Abschnitt gegebenen Schlussfolgerungen sind in Kapitel 6 durch 
experimentelle Untersuchung zu überprüfen. 

2.3 Optimierung	der	ABS-Regelung	

Nach der theoretischen Analyse des dynamischen Verhaltens des Reifen-Fahr-
werk-Systems bei Brems- und Fahrbahnanregung ist klar geworden, dass die 
Reifen- und Radaufhängungsdynamik während des Bremsvorgangs sowohl 
durch Bremsmomentänderung als auch durch Fahrbahnunebenheiten unter 
Einfluss des stationären Bremsmomentes angeregt wird, was zu Schlupf- und 
deshalb Bremskraftschwankungen beitragen kann. Es bestehen daher prinzipi-
ell drei Möglichkeiten, die Schlupfschwankungen zu reduzieren und eine wei-
tere Ausnutzung der Verbesserungspotenziale am ABS-Bremssystem zu errei-
chen. Die Optimierung der ABS-Bremsung kann erreicht werden, wenn erstens 
die Kinematik/Elastokimematik und Schwingungseigenschaften des Reifen-
Fahrwerk-Systems und zweitens die mechanischen Eigenschaften und das Re-
chenpotenzial des ABS-Bremssystems verbessert werden. Es wäre aber auch 
möglich, die dynamische Anregung des Reifen-Fahrwerk-Systems in der Ent-
wicklung des ABS-Bremssystems zu berücksichtigen und deren Einflüsse 
durch optimierte Berechnungs- sowie Regelungsmethoden innerhalb des ABS-
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Reglers zu minimieren. In diesem Abschnitt werden ausgehend von der allge-
meinen Funktionsweise des ABS-Bremssystems die Optimierungsmöglichkei-
ten der ABS-Regelung mit Berücksichtigung des dynamischen Verhaltens des 
Reifen-Fahrwerk-Systems analysiert. Die Funktionsweise des ABS-Bremssys-
tems selbst ist in der Fachliteratur bereits ausführlich erklärt und daher wird 
für weitere Informationen auf [Leib84], [Burc93], [Iser06] und [Breu12] ver-
wiesen.  

2.3.1 ABS-Regelkreis	

Nach [Reif10] besteht der ABS-Regelkreis aus der Regelstrecke, den Störgrö-
ßen im Regelkreis, dem Regler, den Regelgrößen, der Führungsgröße und der 
Stellgröße, wie in Abbildung 2.14 dargestellt. 

 
Abbildung 2.14: ABS-Regelkreis, nach [Reif10] 
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Die Regelstrecke setzt sich aus dem Fahrzeug mit Radbremse, dem Rad und 
der Interaktion zwischen Reifen und Fahrbahn zusammen [Reif10]. Die Dyna-
mik der Regelstrecke bildet die Regelgröße für das ABS-Steuergerät ab. Aber 
die Datenverarbeitung im ABS-Steuergerät geht von einer vereinfachten Re-
gelstrecke aus, die ein gebremstes Rad, eine diesem Rad zugeordnete Fahr-
zeugmasse, die Radbremse und, stellvertretend für die Reibpaarung aus Reifen 
und Fahrbahn, eine idealisierte Kraftschlusskurve einschließt [Reif10]. Diese 
Regelstrecke bildet nur die Dynamik des gebremsten Rades nach, welche 
durch das folgende mechanische Ersatzmodell in Abbildung 2.15 a) dargestellt 
werden kann [Leib84]. Es wird eine idealisierte 𝜇!-Schlupf-Kurve angenom-
men, die durch einen linearen Anstieg (Steigung 𝜅 = 𝜇!; 𝜆>⁄ ) im stabilen Ge-
biet (𝜆 < 𝜆>) und einen konstanten Betrag 𝜇!; im instabilen Gebiet (𝜆 ≥ 𝜆>) 
gekennzeichnet ist, 

 
Abbildung 2.15: a) Mechanisches Ersatzmodell der Regelstrecke für ein Rad mit anteiliger 

Fahrzeugmasse; b) Idealisierter Verlauf des Bremskraftbeiwertes µB über dem 
Bremsschlupf λ, nach [Leib84] 

Unter diesen idealisierenden Annahmen kann das Bewegungsverhalten des 
mechanischen Ersatzmodells durch das folgende Gleichungssystem beschrie-
ben werden: 

 𝑀' = 𝜇!(𝜆) ∙ 𝑟)*+ ∙ 𝑁& (2.45) 

 𝐽' ∙ �̇�' = 𝑀' −𝑀! (2.46) 

a) b)
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 𝜇!(𝜆) = ] 𝜅𝜆, 𝜆 < 𝜆>
𝜇!; , 𝜆 ≥ 𝜆>

 (2.47) 

 𝜆 = 1 −
𝜔' ∙ 𝑟)*+

𝑣(
 (2.48) 

 𝑚(0 ∙ 𝑔 = 𝑁& (2.49) 

 𝑚(0 ∙ �̇�( = −𝜇!(𝜆) ∙ 𝑁& (2.50) 

Die Radlast 𝑁& wird als konstant angenommen, so dass für das Fahrbahnreib-
moment 𝑀' die Beziehung nach Formel (2.45) gilt. 

Die Regelstrecke ist stets Störgrößen im Regelkreis ausgesetzt, die die Dyna-
mik in der Regelstrecke beeinflussen und in der Regelgröße Ungenauigkeiten 
hervorrufen. Nach Literaturangaben sind die folgenden Störgrößen im Regel-
kreis zu erkennen: 

• Änderungen des Kraftschlusses zwischen Reifen und Fahrbahn we-
gen unterschiedlicher Fahrbahnoberflächen und durch Veränderung 
der Radlasten, 

• Fahrbahnunebenheiten, die Rad- und Achsschwingungen verursa-
chen,  

• Ungleichförmigkeiten der Reifen,  
• Änderungen des Reifens wie z. B. geringer Reifendruck, abgefahre-

nes Profil, unterschiedliche Radumfänge, 
• Änderungen der Bremse wie z. B. Hysterese und Fading der Bremse, 

sowie unterschiedliche Drücke im Hauptbremszylinder für die beiden 
Bremskreise, 

• Aufbauinduzierte Radlastschwankung (Nicken, Heben) 

In der Regelung arbeitet das ABS-Steuergerät mit den Raddrehzahlsensoren 
zusammen. Das elektronische Steuergerät empfängt die Drehzahlsignale, 
formt sie in die Regelgrößen um und leitet mit Hilfe logischer Prozesse die 
Stellbefehle zur Erregung der Magnetventile im Hydroaggregat ab [Leib84]. 
Die Regelgrößen können durch die Raddrehzahl und daraus abgeleitet die 
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Radumfangsverzögerung/-beschleunigung sowie durch den Bremsschlupf dar-
gestellt werden. Die Auswahl geeigneter Regelgrößen ist für die Regelgüte 
sehr wichtig. Wird beispielsweise der Bremsschlupf als die Regelgröße ange-
nommen, ist dann das Ziel dieses Regelkreises stets, den Bremsschlupf 
(„Schlupf Ist“ in Abbildung 2.14) auf den Sollschlupf („Schlupf Soll“ in Ab-
bildung 2.14) zu regeln und die Abweichungen zwischen denen zu minimieren. 
Hierbei ist der Sollschlupf, auf den die Regelgröße gebracht werden soll, die 
Führungsgröße im Regelkreis. Kommen die Stellbefehle an dem Hydroaggre-
gat an, wird der Bremsdruck im Radzylinder entsprechend geändert. Somit ist 
der Bremsdruck in den Radzylindern, der im Hydroaggregat eingestellt wird, 
die Stellgröße im Regelkreis. 

2.3.2 Bremsschlupfregler	

Wird der Bremsschlupf als Regelgröße angenommen, wird der Regler im 
ABS-Regelkreis als Bremsschlupfregler bezeichnet. Der Bremsschlupfregler 
wird in heutigen ABS/ESP-Serienprodukten unterlagert. Die Struktur des beim 
Bosch-ESP8/ABS8 unterlagerten Bremsschlupfreglers, der bei einer Voll-
bremsung auch ABS-Regler genannt wird, wird in Abbildung 2.16 in einem 
vereinfachten Blockschaltbild gezeigt. 

Im Folgenden wird der Regelalgorithmus dieses Bremsschlupfreglers vorge-
stellt. Die hier wiedergegebenen Grundlagen sind, wenn nicht anders gekenn-
zeichnet, aus [Iser06] und [Breu12] entnommen. 
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Abbildung 2.16: Blockschaltbild des Bremsschlupfreglers mit den wichtigsten Modulen und ih-

ren Ein- und Ausgangsgrößen, nach [Breu12], [Iser06] 

Für die Regelung des Radschlupfes auf einen vorgegebenen Sollwert 𝜆F1GG 
(siehe Gleichung (2.58)) muss der aktuelle Schlupf, der in Abbildung 2.16 als 
Ist-Schlupf genannt wird, bekannt sein. Da die Längsgeschwindigkeit des 
Fahrzeugs bzw. die freirollende Radgeschwindigkeit, die für die Berechnung 
von Ist-Schlupf notwendig ist, nicht gemessen wird, muss die in Abbildung 
2.17 dargstellte Anpassungsphase eingesetzt werden, um diese aus den gemes-
senen Radgeschwindigkeiten zu bestimmen. Dazu werden während einer 
ABS-Regelung einzelne Räder kurz „unterbremst“, das heißt, die Schlupfrege-
lung wird unterbrochen und das aktuelle Radbremsmoment definiert abgesenkt 
und kurze Zeit konstant gehalten. 
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Abbildung 2.17: Anpassungsphase während einer Bremsschlupfregelung zur Bestimmung der 

frei rollenden Radgeschwindigkeit, nach [Breu12], [Iser06] 

Es wird angenommen, dass das Rad während dieser Zeit (Index A) noch im 
stabilen Bereich der 𝜇-Schlupf-Kurve bleibt (Punkt 𝜆0, 𝜇0). Die freirollende 
(ungebremste) Radumfangsgeschwindigkeit 𝑣',?-8H lässt sich aus der momen-
tanen Bremskraft 𝐹!,0  (siehe Gleichung (2.53)) und der dimensionslosen 
Schlupfsteifigkeit 𝐶E bestimmen. 

 𝜇0 =
𝐹!,0
𝐹I

= 𝐶E ∙ 𝜆0 = 𝐶E ∙
𝑣',?-8H − 𝑣',0

𝑣',?-8H
 (2.51) 

 𝑣',?-8H = 𝑣',0 ∙
𝐶E

𝐶E −
𝐹!,0
𝐹I

 (2.52) 

Die Transformation der im Radkoordinatensystem bestimmte freirollende 
Radgeschwindigkeit 𝑣',?-8H,0 über die Giergeschwindigkeit, den Lenkwinkel, 
die Quergeschwindigkeit und die Fahrzeuggeometrie in den Schwerpunkt er-
zeugt den „Messwert“ für die Schätzung der Schwerpunktgeschwindigkeit in 
Längsrichtung. Mit Hilfe eines Kalmanfilters wird die Schwerpunktgeschwin-
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digkeit in Längsrichtung gefiltert und anschließend auf die vier Radmittel-
punkte zurücktransformiert, um die freirollenden Radgeschwindigkeiten aller 
vier Räder zu erhalten. Somit kann für die geregelten Räder der Schlupf be-
rechnet werden. 

Durch das Momentengleichgewicht am Rad lässt sich bei bekanntem Rad-
bremsdruck, Kardanmoment und den gemessenen Radgeschwindigkeiten die 
aktuelle und die stationäre Bremskraft bestimmen: 

 𝐹! = 𝑐2 ∙
𝑝'
𝑟)*+

−
𝑀J$-

2 ∙ 𝑟)*+
+

𝐽'
𝑟)*+: ∙ �̇�' (2.53) 

wobei 𝑐2 der Bremsenkennwert, 𝑝' der Radbremszylinderdruck, 𝑟)*+ der dy-
namische Rollhalbmesser, 𝑀J$- das Kardanmoment, 𝐽' das Radträgheitsmo-
ment und 𝑣'  die Radumfangsgeschwindigkeit ist. Die tiefpassgefilterte 
Bremskraft stellt sich als die Bezugsgröße des PID-Reglers. 

 𝑇9 ∙ �̇�!( + 𝐹!( = 𝐹! (2.54) 

wobei 𝑇9 die Zeitkonstante des Filters bedeutet. 

Auf Basis dieser stationären Bremskraft 𝐹!(  sowie der Schlupfregelabwei-
chung wird das Sollmoment am Rad 𝑀',F1GG über ein PID-Regelgesetz berech-
net. 

 

𝑀',F1GG = 𝐹!( ∙ 𝑟)*+ −
𝐽'
𝑟)*+

∙ (1 − 𝜆) ∙ �̇�',(-8H +𝐾K

∙ (𝜆F1GG − 𝜆) ∙ 𝑟)*+ +𝐾L ∙ M�̇�' − �̇�',(-8HN

∙
𝐽'
𝑟)*+

+𝐾M ∙ 𝑐2 ∙ 𝑆𝑈𝑀{(𝜆F1GG − 𝜆) ∙ 𝑇} 

(2.55) 

wobei die stationäre Bremskraft 𝐹!(  den Arbeitspunkt bildet, 𝐾K, 𝐾L und 𝐾M 
die Verstärkungsfaktoren der P-, I- und D-Anteile des Reglers sind und SUM 
das Integral darstellt. 

Das Radsollmoment muss durch den Bremsdruck eingestellt werden. 
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 𝑝',F1GG =
𝑀',F1GG +𝑀J$- 2⁄

𝑐2
 (2.56) 

Der vom Regler geforderte Solldruck in den Radbremszylindern wird über die 
Bremshydraulik und die zugehörige Ventilansteuerzeit eingestellt. Formel 
(2.57) stellt vereinfacht dar, wie die gewünschte Ventilansteuerzeit mit einem 
inversen Hydraulikmodell, welches im Wesentlichen aus dem Bernoulli-An-
satz für inkompressible Medien und einer Druckvolumenkennlinie der Rad-
bremse besteht und dessen Parameter vorab bestimmt und im Regler abgelegt 
werden, berechnet. 

 𝑡N8+3 =
𝑝',F1GG − 𝑝'

(𝑋9 + 𝑋: ∙ 𝑝') ∙ u|𝑝J-8H4 − 𝑝'|
 (2.57) 

𝑡N8+3 > 0: Druckaufbau, 
𝑡N8+3 = 0: Druckhalten 
𝑡N8+3 < 0: Druckabbau 

wobei 𝑡N8+3  die Ventilansteuerzeit ist, 𝑋9  und 𝑋:  Bremsenparameter sind, 
welche die Druck-Volumenkennlinie der Radbremse beschreiben, und 𝑝J-8H4 
der Druck vor dem Einlassventil (bei Druckaufbau) oder der Druck hinter dem 
Auslassventil (bei Druckabbau) ist. 

Der für die ABS-Funktion einzustellende Schlupf wird Zielschlupf 𝜆O	genannt 
und wird im Schlupfregler abhängig vom resultierenden maximalen Kraft-
schlussbeiwert der Fahrbahn 𝜇-84 mitbestimmt. Aus dem Zielschlupf 𝜆O und 
der vom Fahrdynamikregler vorgegebenen Schlupfänderung ∆𝜆 errechnet der 
Schlupfregler den einzustellenden Sollschlupf, welcher im Gegensatz zum 
Zielschlupf die Raddynamik berücksichtigt. 

 𝜆F1GG = 𝜆O + ∆𝜆 (2.58) 
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2.3.3 Optimierungsmöglichkeit	der	ABS-Regelung	

Nach [Reif10] müssen Leistungsfähige ABS-Systeme einige Kriterien zur Re-
gelgüte erfüllen. Dabei sind die folgenden, im Rahmen der vorliegenden Arbeit 
zu implentierenden Untersuchungen von Bedeutung: 

• Bremswegverkürzungen gegenüber Blockierbremsungen durch opti-
male Ausnutzung des Kraftschlusses zwischen Reifen und Fahrbahn, 

• Gewährleistung kleiner Regelamplituden des Bremsmomentes zur 
Vermeidung von Fahrwerkschwingungen 

Die Regelgüte des in Abbildung 2.14 dargestellten Regelkreises wird im We-
sentlichen durch die Komponenten und die zwischen denen übertragenen Grö-
ßen im Regelkreis bestimmt. Eine Optimierung der Regelgüte bedingt daher 
auch eine Optimierung aller an der Regelung beteiligten Subsysteme. Im Fol-
genden werden die Optimierungsmöglichkeiten bzw. die zu realisierenden 
Verbesserungskonzepte auf der Grundlage eines allgemeinen ABS-Regelkrei-
ses hinsichtlich der Regelstrecke und des Bremsschlupfreglers inklusiv der 
übertragenen Größen mit Berücksichtigung der im Abschnitt 2.2 dargestellten 
Einflussgrößen des Reifen-Fahrwerk-Systems analysiert. 

Regelstrecke 

Die Regelstrecke im allgemeinen ABS-Regelkreis, deren Dynamik durch das 
mechanische Ersatzmodell in Abbildung 2.15 abgebildet wird, hat nur die bei-
den Freiheitsgrade der Drehung des Rades um seine Achse und der Translation 
der anteiligen Fahrzeugmasse in Fahrtrichtung. Somit können die Reifen- und 
Radaufhängungsdynamik durch diese Regelstrecke nicht abgebildet werden. 
Um die Reifen- und Radaufhängungsdynamik in der ABS-Regelung zu be-
rücksichtigen, soll die Regelstrecke als Reifen-Fahrwerk-System mit mehr 
Freiheitsgraden des Reifens und der Radaufhängung betrachtet werden. Zu 
diesem Zweck lässt sich beispielsweise das mechanische Ersatzmodell des 
Viertelfahrzeugs in Abbildung 2.5 einsetzen. Nach dieser Modellvorstellung 
hat dann die anteilige Fahrzeugaufbaumasse einen Freiheitsgrad in der Verti-
kalrichtung, die reifengefederte Masse drei Freiheitsgrade jeweils in der 
Längs-, Vertikal- und Drehrichtung, der Reifengürtel drei Freiheitsgrade auch 
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in der Längs-, Vertikal- und Drehrichtung und die Kontaktmasse einen Frei-
heitsgrad in der Tangentialrichtung. Wie in Abschnitt 2.2 analysiert, lässt sich 
das Schwingungsverhalten innerhalb des Reifen-Fahrwerk-Systems aufgrund 
der fünf Eigenschwingungsmoden abbilden. 

Wie in der allgemeinen Regelstrecke der Drehzahlsensor die beiden Freiheits-
grade um die Drehachse misst, wird auch geeignete Sensorik benötigt, um die 
abzubildende Dynamik zu erfassen. Unter den Freiheitsgraden im Reifen-Fahr-
werk-System ist z. B. der Einsatz von Beschleunigungsaufnehmern am Rad-
träger leicht realisierbar, aber einige Freiheitsgrade sind sehr schwer direkt zu 
messen, wie z. B. die Freiheitsgrade des Reifengürtels. Um dieses Problem zu 
lösen, können zwei Ansätze in Betracht gezogen werden. 1) Das mechanische 
Ersatzmodell des Viertelfahrzeugs zur Darstellung der Dynamik in der Regel-
strecke kann reduziert werden, sodass nur die messbaren Größen im Modell 
abgebildet werden und 2) Die nicht direkt messbaren Größen können durch 
Anwendung geeigneter Schätzmethoden bestimmt werden. 

Störgrößen 

Der ABS-Regelkreis, insbesondere die Regelstrecke, ist beständig verschiede-
nen Störgrößen der Umgebung ausgesetzt. Die Behandlung der Störgrößen im 
Regelkreis, insbesondere die aufbauinduzierte Radlastschwankung, wird be-
reits durch verschiedene Ansätze in vielen Literaturstellen angegeben. Die 
Radlaständerungen führen zu relevanten temporären Schlupfänderungen und 
zu einer reduzierten Kraftschlussausnutzung [Reul11]. In [Laue02] und 
[King03] wird die Idee, die ABS-Regelung um eine Störgrößenaufschaltung 
anhand aufbauinduzierter Radlaständerungen zu ergänzen, bereits dokumen-
tiert. Die exakten Auslegungen der Konzepte der Störgrößenaufschaltung wer-
den allerdings nur abstrakt geschildert, auf die Berechnung der Stellgröße wird 
im Detail nicht eingegangen. Nach [Reul11] werden die Störgrößen bei geeig-
neter Regelauslegung mit einer von der Regelstrecke, dem Regelgesetz und 
der Aktorik bestimmten Dynamik kompensiert, wie in Abbildung 2.18 darge-
stellt.  
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Abbildung 2.18: Konzept der Störgrößenaufschaltung mit radlastabhängiger Bremsmomentan-

passung, nach [Reul11] 

Die gemessene oder geschätzte Störgröße wird mit der Störgrößenübertra-
gungsfunktion 𝐾 in eine Stellgröße umgerechnet und auf die vom Regler be-
rechnete Stellgröße addiert. Der Regelkreis mit Rückführung wird damit durch 
eine von der Störgrößenübertragungsfunktion 𝐾  abhängigen Steuerung er-
gänzt. Aufgrund der Störgrößenaufschaltung führt im Idealfall selbst eine 
sprungartige Störgröße zu keiner Regelabweichung, wodurch eine Störgrößen-
aufschaltung zu einer Erhöhung der Regelkreisdynamik beitragen kann. Die 
für die Regelstabilität wichtige Regelkreisverstärkung, definiert als das Pro-
dukt der Übertragungsfunktionen des Reglers und der Regelstrecke, bleibt un-
verändert. Bezüglich des zweiten Punktes sollte die Berücksichtigung von 
nicht vermeidbaren Reifen- und Fahrwerkschwingungen aufgrund verschiede-
ner Anregungen die Erhöhung der Regeldynamik und geringere Schlupf-
schwankungen in Aussicht stellen. Schlupfabweichungen aufgrund von Ein-
flüssen der Reifen- und Fahrwerkdynamik treten damit idealerweise nicht 
mehr auf. Hierzu ist die Kenntnis der Störgrößenübertragungsfunktion not-
wendig. 

Regelgröße: Soll- und Ist-Schlupf 

Bei der Optimierung des Reglers geht es zuerst um die Verbesserung der Ge-
nauigkeit der Regelgrößen im ABS-Regelkreis. Wie in Abschnitt 2.3.1 be-
schrieben, werden einige für die ABS-Regelung notwendigen Regelgrößen 
nicht durch direkte Messung, sondern durch Schätzung aufgrund von Modell-
vorstellungen ermittelt, die auf Messgrößen basieren. Außerdem bestehen 
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noch Annahmen bzw. Vereinfachungen bei der Berechnung der Regelgrößen. 
Und somit weicht der berechnete Schlupf 𝜆M43 von dem tatsächlichen ab. Unter 
der Annahme, dass die Radmittelpunktgeschwindigkeit näherungsweise der 
Fahrzeuggeschwindigkeit entspricht, wird die relativ zur Fahrzeugkarosserie 
auftretende Radträgerlängsgeschwindigkeit in heutigen Schlupfregelsystemen 
nicht erfasst und führt nach [Tiem94], [Schw97a], [Schw97b] daher zu Fehlern 
in der Schlupfberechnung und somit auch in der Schlupfregelung. Aus diesen 
Gründen können die geschätzten Regelgrößen nicht von Fehlern befreitet wer-
den, sodass hier Optimierungspotenzial durch verbesserte Schätzungsmetho-
den vorhanden ist. Eine Verbesserung der Schlupfberechnungsmethode mit 
Berücksichtigung der den Schlupf beeinflussenden Reifen- und Radaufhän-
gungsdynamik wurde beispielsweise von Schwarz in [Schw97b] für die 
Schlupfberechnung mit Hilfe einer modellbasierten Kompensation umgesetzt. 
Eine derartige Vorgehensweise stellt eine Möglichkeit dar, den Bremsschlupf-
regler zu optimieren. Die neue Schlupfberechnungsmethode mit Berücksichti-
gung des dynamischen Verhaltens des Reifen-Fahrwerk-Systems wird in Ab-
schnitt 7.3 experimentell und rechnerisch untersucht. 

Des Weiteren wird ein optimaler Schlupfwert als Zielgröße der ABS-Regelung 
benötigt. Dieser optimale Schlupf leitet sich normalerweise aus einer stationä-
ren 𝜇-Schlupf-Kurve ab, die durch die Vermessung des Reifens am Prüfstand 
unter stationären Betriebsbedingungen ermittelt wird. Häufig werden die 
Kraftschlusskurven eines Reifens, die auf einer beschränkten Anzahl von Fahr-
bahnoberflächen ermittelt werden, für eine Vielzahl von verschiedenen Fahr-
bahnen benutzt. Die tatsächliche 𝜇 -Schlupf-Kurve dieses Reifens, der am 
Fahrzeug montiert wird und auf der realen Fahrbahn fährt, ändert sich aber mit 
verändernden Betriebszuständen des Fahrzeugs wie z. B. Radlast und Ge-
schwindigkeit, Fahrbahnbedingungen, Temperatur usw. Viele Einflussfakto-
ren der 𝜇-Schlupf-Kurve sind für eine Fahrt nicht bekannt und deren Einflüsse 
auf den optimalen Schlupfwert sind deshalb nicht berücksichtigt. Als Folge 
weicht die tatsächliche Zielgröße während einer ABS-Bremsung von der im 
ABS-Steuergerät eingestellten Zielgröße ab. Aus diesem Grund sind Kennt-
nisse über transiente 𝜇-Schlupf-Kurven notwendig. 
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Bremsschlupfregler 

Die kontinuierliche Entwicklung neuer Regelalgorithmen eröffnet Raum für 
Optimierungen im Bremsschlupfregler. Die Bremsschlupfregler auf Basis von 
Sliding-Mode- oder PID-Reglern werden häufig in den heutigen ABS-Brems-
systemen angewendet. Wu stellt in [Wu03] die Anwendung der Sliding-Mode 
PWM Methode für den ABS-Regler dar und, wie in Abschnitt 2.3.2 beschrie-
ben, wird der auf einem PID-Algorithmus basierende Bremsschlupfregler be-
reits in heutigen Serienprodukten unterlagert. Ein nichtlineares Regelsystem, 
das einen auf Sliding-Mode basierenden Optimierer und einen PID-Regler 
kombiniert, wird in [Will98] vorgestellt. Der Sliding-Mode-Optimierer führt 
eine echtzeitige Suche nach dem optimalen Radschlupf durch, der der maxi-
malen Fahrzeugverzögerung entspricht. Um das Bremsmoment des Fahrzeugs 
zu regulieren und den Radschlupf auf den optimalen Wert zu regeln, wird die-
ser Sliding-Mode-Optimierer mit dem PID-Regler gekoppelt. Weiterhin wer-
den adaptive und Fuzzylogik-Regelalgorithmen immer mehr für den Brems-
schlupfregler untersucht [Aly11], [Chen04], die mehr Unsicherheiten oder 
nicht genau definierte Konzepte im Regelkreis zulassen. Ein technischer Re-
view intelligenter ABS-Regelsysteme ist in [Aly11] gegeben. Chen baut in 
[Chen04] eine Plattform für experimentelle Untersuchungen der Regelung von 
ABS-Bremssystemen auf. In dieser Arbeit wird ein adaptiver, auf PID-Regler 
aufbauender Fuzzylogik-Regelalgorithmus angewendet. 

Stellgröße 

Die Stellgröße des ABS-Regelkreises bestimmt den gewünschten Bremsdruck 
im Radzylinder bzw. das Bremsmoment am Rad. Sowohl der Arbeitspunkt als 
auch die erforderliche Druckdifferenz zur Reduzierung des Regelfehlers wer-
den auf einen entsprechenden Druck im Radzylinder umgerechnet, der durch 
die Magnetventile im Hydroaggregat eingestellt wird. Die Qualität der 
Schlupfregelung wird somit durch den Arbeitspunkt und die Stellgröße beein-
flusst. Um die Stellgröße aus dem Regler schnell und präzise in den Solldruck 
zu übertragen, soll das Hydroaggregat, das für die Stellung des Bremsdrucks 
zuständig ist, optimiert werden. Auf die hardwaremäßigen Optimierungsmög-
lichkeiten, wie z. B. bessere Eigenschaften und Funktionalität der Magnetven-
tile, wird im Rahmen dieser Arbeit nicht eingegangen. Softwaremäßig werden 
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nach Literaturangaben im Prinzip zwei Methoden angewendet: die konventio-
nelle Schaltermethode (on-off) und die PWM- (engl. Pulse Width Modulation) 
Methode, die häufig zur Ansteuerung der Magnetventile im ABS-Hydroaggre-
gat eingesetzt wird. Die Anwendung der beiden Methoden wird in [Wu03], 
[Chen04] diskutiert. 

Koppelung mit zusätzlichem Regler 

Für einen kurzen Bremsweg muss der Reifen ein Kraftschlusspotenzial liefern, 
das eine hohe Verzögerung ermöglicht und vom ABS optimal ausgenutzt wer-
den kann. Gleichzeitig muss das Fahrzeug in seinem Schwingungsverhalten 
sicherstellen, dass das Rad möglichst ruhig läuft und somit der Reifen das be-
stehende Potenzial zur Geltung bringen kann [Breu12]. Das Rad kann aber 
aufgrund zahlreicher Störungen auf realer Straße nicht ruhig laufen. 

Im Abschnitt 2.2 sind die Einflussgrößen analysiert, die auf die Schlupfände-
rung zwischen Reifen und Fahrbahn und somit auch auf die Schlupfregelung 
wirken. Die Simulationsergebnisse zeigen, dass sich die brems-, fahrbahn- und 
radlastinduzierten Reifen- und Fahrwerkschwingungen als wesentliche Ein-
flussgrößen der Schlupfschwankung herausstellen. Eine Verbesserung der 
Schlupfregelung für höhere Kraftschlussausnutzung mit geringerer Schlupf-
schwankung ist zu erwarten, wenn die negativen Wirkungen aller Einflussgrö-
ßen in der ABS-Regelung untergedrückt oder minimiert werden können.  

Die Störgrößen des ABS-Regelkreises, wie z. B. die Fahrbahnunebenheiten, 
die Reifenungleichförmigkeiten und die aufbauinduzierte Radlastschwankun-
gen, können transient anregende Kräfte sowie longitudinale und vertikale 
Schwingungen im Reifen-Fahrwerk-System verursachen. Die Behandlung al-
ler Störgrößen im ABS-Regelkreis durch die Störgrößenaufschaltung, wie in 
Abbildung 2.18 für die aufbauinduzierte Radlastschwankung, ist wegen be-
schränkt vorhersehbarer Störungen oder beschränkter Kenntnisse der Störgrö-
ßenübertragungsfunktion nicht möglich. Da alle Störgrößen, die in der Regel-
strecke wirken, letztendlich zum dynamischen Verhalten des Reifen-
Fahrwerk-Systems führen, ist nun ein neuer Ansatz entwickelt worden. An-
stelle die jeweiligen Störgrößen zu berücksichtigen und die daraus resultieren-
den Schlupfänderungen durch die Bremsmomentanpassung zu kompensieren, 
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wird die durch die Störgrößen induzierte Reifen- und Radaufhängungsdyna-
mik im Reifen-Fahrwerk-System betrachtet. Unabhängig davon, wie die 
Schwingungen und durch welche Anregungsquelle sie entstehen, sind sie an 
einer bestimmten Stelle des Reifen-Fahrwerk-Systems, wie z. B. in der Rad-
mitte, überlagert und werden durch die Lenker und Anbindungsstellen in die 
Karosserie geleitet. Die Schwingungen und Kraftschwankungen im Reifen-
Fahrwerk-System, die die angeregte Dynamik charakterisieren, können durch 
geeignete Sensorik mit vertretbarem Aufwand erfasst werden. Die erfassten 
Schwingungen und Kraftschwankungen innerhalb des Reifen-Fahrwerk-Sys-
tems sind anschließend durch zusätzliche Regler aus der Regelstrecke zu eli-
minieren, damit das Reifen-Fahrwerk-System während eines Bremsvorgangs 
ruhiger laufen kann und die Einflüsse der beliebigen Störgrößen durch diese 
Regelung minimiert werden können. 

Theoretisch kann dies durch die Zustandsreglung [Lunz13b] realisiert werden. 
Die erfassten Schwingungen oder Kraftschwankungen innerhalb des Reifen-
Fahrwerk-Systems können als Zustandsgrößen in der Regelstrecke betrachtet 
und durch einen Zustandsregler stets auf die Zielgrößen, die in diesem Fall 
gleich null sein sollen, geregelt werden. Ferner kann die Einstellung der Stell-
größe aus diesem zusätzlichen Zustandsregler durch zwei Ansätze implemen-
tiert werden: 1) Einsatz von verstellbaren Komponenten oder zusätzlichen Ak-
toren und 2) Nutzung des im ABS-Bremssystem vorhandenen ABS-
Hydroaggregates, das als Bremsmomentsteller arbeitet, aber mit verbesserter 
Ansteuerung der aktuellen hydraulischen Bremsanlage. 

Zum ersten Punkt müssen neue Aktoren in die Regelstrecke eingebaut werden. 
Sie können die Kinematik/Elastokinematik sowie andere Eigenschaften des 
Reifen-Fahrwerk-Systems ändern. Mehr Aufwand ist erforderlich, um das Sys-
tem erneut abzustimmen. Zum zweiten Punkt dient das ABS-Hydroaggregat 
als Bremsmomentsteller sowohl für die Bremsschlupfreglung als auch für die 
Zustandsreglung. Eine Kopplung des Bremsschlupfreglers mit dem zusätzli-
chen Zustandsregler soll für die Bremsmomentstellung ermöglicht werden. 
Der neue Ansatz der Zustandsreglung zusammen mit dem ABS-Hydroaggre-
gat als Bremsmomentsteller wird in Abschnitt 7.4 experimentell und rechne-
risch untersucht und anschließend diskutiert. 
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3 Forschungsmethodik	und	
Untersuchungswerkzeuge	

Zielsetzung der vorliegenden Arbeit ist die Bearbeitung der drei Forschungs-
fragen, bei denen das dynamische Verhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems un-
ter Brems- und Fahrbahnanregungen untersucht werden sollen. Hierbei wird 
ein Schwerpunkt auf die experimentellen Untersuchungen gelegt. Aber die si-
mulationsgestützten Untersuchungen werden auch zur Validierung und Inter-
pretation der Versuchsergebnisse sowie zur Untersuchung unter nicht experi-
mentell geprüften Bedingungen benötigt. Die komplexen Wechselwirkungen 
einzelner Komponenten und Subsysteme im Reifen-Fahrwerk-System können 
realistisch am Gesamtfahrzeug oder zielführend am Prüfstand untersucht wer-
den. In Abschnitt 3.1 wird der Fahrversuch zur Fahrwerkelastizität dargestellt, 
bei dem die Achsschwingungen eines realen Fahrzeugs während des Brems-
vorgangs betrachtet werden. Abschnitt 3.2 beschreibt die in der Forschungsar-
beit erstellte und eingesetzte Methodik und Werkzeuge für die experimentelle 
Untersuchung am Prüfstand. Die Entwicklung einer modifizierten hydrauli-
schen ABS-Bremsanlage, die eine sehr wichtige Komponente der experimen-
tellen Untersuchung darstellt, wird in Abschnitt 3.3 vorgestellt. In Abschnitt 
3.4 wird ein Mehrkörpersimulationsmodell des Systems Reifen-Fahrwerk-
Prüfstand im Mehrkörpersimulationsprogramm Adams/Car aufgebaut. Die 
Modellierung einzelner Subsysteme sowie deren Koppelung in das gesamte 
MKS-Modell werden dabei beschrieben. 

3.1 Fahrversuch	zur	Fahrwerkelastizität	

Es ist in Abschnitt 1.2.3 beschrieben, dass die Reifen- und Radaufhängungs-
dynamik während der ABS-Bremsung angeregt wird und weiter die Regelgüte 
der ABS-Regelung beeinflussen kann. Dabei spielt vor allem die Horizontal-
bewegung des Rades gegen den Fahrzeugaufbau aufgrund der Fahrwerkelasti-
zität eine wichtige Rolle. Bevor man auf komplexe Prüfkonzepte eingeht, ist 
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zuerst zu klären, in welchem Umfang sich die Fahrwerkelastizität während des 
Bremsvorgangs in der Fahrzeuglängsrichtung auswirken kann. Aus diesem 
Grund wird zunächst ein Fahrversuch vorbereitet und durchgeführt, um einen 
ersten Einblick in die Achsschwingung des realen Fahrzeugs während des 
Bremsvorgangs mit und ohne ABS-Eingriff zu erhalten. Im Folgenden werden 
Versuchsaufbau, -durchführung und -ergebnisse dargestellt. 

3.1.1 Methodik	der	Untersuchung	

Versuchsaufbau und Messtechnik 

Als Versuchsfahrzeug dient ein Mercedes-Benz E-Klasse (W210) in gleicher 
Ausstattung wie ein entsprechendes Serienfahrzeug. Der Versuchsaufbau so-
wie die Messtechnik für die Fahrversuche werden in Abbildung 3.1 gezeigt. 

 
Abbildung 3.1: Versuchsaufbau und Messtechnik für den Fahrversuch 

Für die Messung der Fahrwerkelastizität in der Fahrzeuglängsrichtung werden 
der erste Messpunkt am Top-Mount (TM) am Stützlager der Radaufhängung 
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und der zweite am Radlager (RL) am Radträger ausgewählt. Beide Messpunkte 
liegen auf der rechten Seite der Vorderachse. An diesen Stellen werden mit 
Hilfe von biaxialen Sensoren des Typs ADXL 210 der Firma Analog Device 
die Beschleunigungen bestimmt. Die beiden Sensoren sind durch ein kleines 
Gehäuse vor Schmutz geschützt und mit einem speziellen Klebstoff befestigt. 
Sie sind so ausgerichtet, dass die Messachse der Sensoren mit der Fahr-
zeuglängs- bzw. Vertikalrichtung übereinstimmen. Um die Fahrzeugge-
schwindigkeit zu messen, wird ein GPS-Gerät des Typs A100 der Firma He-
misphere auf dem Dach des Fahrzeugs angebracht. Alle Sensorsignale werden 
durch ein Datenerfassungssystem auf Basis eines NI-Systems mit einer Fre-
quenz von 200 Hz abgetastet. Bei der Signalverarbeitung werden die gemesse-
nen Beschleunigungssignale und die GPS-Geschwindigkeit durch eine auf ei-
nem Kalmanfilter basierende Multisensor-Datenfusionsmethode [Caro06], 
[Gao09], gefiltert, dadurch lassen sich die Schätzgrößen wie die Geschwindig-
keit und der Weg der beiden Messpunkte bestimmen. 

Versuchsdurchführung 

Die Fahrversuche werden auf dem Prüffeld am Campus Ost des Karlsruher 
Instituts für Technologie (KIT) durchgeführt. Abbildung 3.2 zeigt die Drauf-
sicht auf das Prüffeld und die Versuchsdurchführung auf Google Maps. 

 
Abbildung 3.2: Versuchsstrecke und -durchführung für den Fahrversuch aus Google Maps 
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Während einer Messung beschleunigt das Versuchsfahrzeug zuerst entlang der 
grün kenngezeichneten Strecke aus dem Stand auf die Zielgeschwindigkeit und 
hält diese kurzzeitig. Danach bremst das Fahrzeug entlang der rot kenngezeich-
neten Strecke nach dem vorgeschriebenen Bremsmanöver, das in Tabelle 3.1 
angegeben ist, bis zum Stillstand. Nachdem eine Messung durchgeführt ist, 
fährt das Fahrzeug entlang der gelb kenngezeichneten Strecke zur Startposition 
zurück und ist dann für die nächste Messung bereit. 

Tabelle 3.1: Bremsmanöver für den Fahrversuch 

Bremsmanöver Zielgeschwindigkeit [km/h] ABS-Eingriff 
30 50 60 70 

Teilbremsung × × ×  ohne 
Vollbremsung × × × × mit 

 

Während einer Teilbremsung betätigt der Fahrer das Bremspedal kontrolliert, 
damit das Fahrzeug ohne ABS-Eingriff zum Stillstand gebracht werden kann. 
Während einer Vollbremsung bremst der Fahrer dagegen sehr stark, um den 
ABS-Eingriff zu aktivieren und das Fahrzeug so schnell wie möglich zum Still-
stand zu bringen. Wie in Tabelle 3.1 gezeigt, wird die Teilbremsung für die 
Zielgeschwindigkeit 70 km/h nicht durchgeführt, da der dafür benötigte relativ 
lange Bremsweg auf der Bremsstrecke nicht mehr ausreichend zur Verfügung 
steht. 

3.1.2 Einfluss	der	Achsschwingung	

Als Beispiel werden die in der Fahrzeuglängsrichtung gemessenen Beschleu-
nigungen und die GPS-Geschwindigkeit bei der Zielgeschwindigkeit aus 60 
km/h in Abbildung 3.3 jeweils für eine Teilbremsung und eine Vollbremsung 
dargestellt. 
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Abbildung 3.3: Messsignale bei Teil- und Vollbremsung bei 60 km/h 

Es is ersichtlich, dass sich die Beschleunigungen am Radlager bei der Teil- und 
Vollbremsung sehr stark unterscheiden. Die viel höhere Beschleunigungs-
amplitude während der Vollbremsung weist darauf hin, dass die longitudinale 
Achseigenschwingung oder auch die Reifenschwingungen durch den ABS-
Eingriff angeregt werden. Zur Betrachtung der Frequenzinhalte werden die Be-
schleunigungssignale mittels Short-Time-Fourier-Transformation (STFT) in 
den Frequenzbereich transformiert (Hanning-Fensterfunktion, Fensterlänge 1 
Sekunde, 200 Messwerte, Überlappung 50%, Anzahl der FFT-Berechnungs-
punkte = 256) und visualisiert. Die daraus gewonnenen Amplitudenspektren 
werden in Abbildung 3.4 durch die Wasserfalldiagramme über die Zeit und 
Frequenz dargestellt. 
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Abbildung 3.4: Wasserfalldiagrame der Beschleunigungen am a) Top-Mount bei Teilbrem-

sung, b) Top-Mount bei Vollbremsung, c) Radlager bei Teilbremsung und d) 
Radlager bei Vollbremsung 

Aus den Diagrammen ist zu erkennen, dass die longitudinale Achseigen-
schwingung im Frequenzbereich 10 – 30 Hz sowie die nullte Torsionsmode 
des Reifens im Bereich 30 – 60 Hz durch den ABS-Eingriff stark angeregt 
werden. Die Anregung beider Eigenschwingungsformen während der Voll-
bremsung führt zu den hohen Amplituden im Zeitsignal der Beschleunigung. 

Zur Betrachtung der relativen Bewegung der Radmitte gegen den Fahrzeug-
aufbau werden die geschätzten Wege der beiden Messpunkte verwendet. Wird 
die Verbindung zwischen dem Messpunkt am Top-Mount und dem Fahrzeug-
aufbau als starr angenommen, ergeben sich die relativen Bewegungen zwi-
schen den beiden Messpunkten unter allen Messbedingungen in Abbildung 
3.5. 
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Abbildung 3.5: Horizontalbewegungen des Rades gegen den Fahrzeugaufbau unter allen Mess-

bedingungen 

Die Amplituden der Relativbewegung zwischen Radlager und Top-Mount lie-
gen bei einer Teilbremsung für alle Zielgeschwindigkeiten unter 1 Zentimeter. 
Erfolgt jedoch durch eine ABS-Bremsung eine Anregung der Eigenschwin-
gungen im Reifen-Fahrwerk-System, wird die Amplitude auf mehrere Zenti-
meter vergrößert. Dieses Ergebnis zeigt, dass sich das Rad während einer ABS-
geregelten Bremsung auf eine schwankende Weise nach vorne und hinten be-
wegt, was den effektiven Schlupf bzw. die Kraftübertragung im Reifen-Fahr-
bahn-Kontakt beeinflussen kann. Davon ausgehend ist es sehr sinnvoll, die drei 
Forschungsfragen, die in Abschnitt 1.3 beschrieben werden, durch geeignete 
Untersuchungen zu beantworten. 

3.2 Experimentelle	Untersuchung	am	
Prüfstand	

Die aus dem Fahrversuch gewonnenen Messergebnisse bestätigen die Notwen-
digkeit, die Einflüsse der Längs- und Vertikaldynamik des Reifen-Fahrwerk-
Systems auf die Bremskraft zwischen Reifen und Fahrbahn zu untersuchen. 
Die experimentelle Untersuchung der Dynamik des Reifen-Fahrwerk-Systems 
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kann sowohl auf einem Testgelände durch Fahrversuche als auch am Prüfstand 
durch Prüfstandmessungen mit spezifischer Messtechnik implementiert wer-
den [Trou02]. Mit dem Ziel, zuverlässige Forschungsergebnisse, hohe Repro-
zierbarkeit und eine geringe Abhängigkeit der Ergebnisse von den Umge-
bungsbedingungen zu erreichen, eignen sich Prüfstandmessungen für die 
geplanten experimentellen Untersuchungen. Auf Basis des Reifen-Innentrom-
mel-Prüfstandes (IPS) wird in diesem Abschnitt das Gesamtkonzept der expe-
rimentellen Untersuchung und deren Implementierung am Prüfstand darge-
stellt. Die dabei verwendete Messtechnik, Koordinatentransformation sowie 
Umrechnungsmethode der Messgrößen werden ebenfalls beschrieben. 

3.2.1 Reifen-Innentrommel-Prüfstand	(IPS)	

Der Reifen-Innentrommel-Prüfstand (IPS) am Institut für Fahrzeugsystem-
technik (FAST) des KIT wird ständig weiterentwickelt und stetig zur Anwen-
dung in verschiedenen Themenbereichen weiter optimiert. Wie in Abbildung 
3.6  gezeigt, wurde der IPS bereits in Untersuchungen zum Umfangskraft-
Schupf-Verhalten von Reifen unter verschiedenen Fahrbahn- und Betriebsbe-
dingungen [Gnad95], [Frey95], [Fisc99], [Gieß10], in Untersuchungen zum 
Übertragungsverhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems unter verschiedenen 
Fahrbahn- und Bremsanregungen [Trou02], [Trou04], [Zhou12a], [Zhou12b], 
[Zhou13a], [Zhou13b], [Zhou13c], in Untersuchungen zum Reifen-Fahrbahn-
Geräusch [Krau10] sowie in Untersuchungen zur Strukturdynamik des gekop-
pelten Systems Reifen-Hohlraum-Rad-Radführung im Rollzustand [Grol13] 
eingesetzt. 

Mit Hilfe einer 6-Komponente-Messnabe können alle Kräfte und Momente 
(Umfangskraft, Seitenkraft, Radlast, Kippmoment, Rückstellmoment und An-
triebs-/Bremsmoment), die am Reifen unter verschiedenen Versuchsbedingun-
gen angreifen, gemessen werden. Eine ausführliche Beschreibung der techni-
schen Daten des IPS wird unter dem Link gegeben [IPS1]. 
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Abbildung 3.6: IPS und Anwendungsbeispiele; a) schematische Darstellung, b) Grundausstat-

tung, c) Akustische Optimierung des Prüfstandes, d) Untersuchung des Reifen-
Fahrwerk-Systems, e) Reifenuntersuchung auf Schnee und f) Akustische Rei-
fenuntersuchung mit Mikrofon 

3.2.2 Gesamtkonzept	

Zur Erfassung des Übertragungsverhaltens von Radaufhängungen bei fahr-
bahnerregten Schwingungen hat Troulis für seine Doktorarbeit [Trou02] eine 
schwingungsoptimierte Adaptervorrichtung für den Reifen-Innentrommel-
Prüfstand konzipiert und gefertigt, welche an der Aufnahmestelle der Mess-
nabe befestigt wird. Die Verbindungsstellen des starren Adapters mit der Rad-
aufhängung wurden in Bezug auf die Konstruktionslage im realen Fahrzeug 
festgelegt. Der Adapter verbindet die Radaufhängung mit dem Prüfstand und 
überträgt die am Prüfstand eingestellten Fahrwerkparameter, wie Einfederweg, 
Vorspur und Sturzwinkel, auf das Viertelfahrzeug. 
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Abbildung 3.7: a) IPS-Radführungssystem mit Messnabe; b) McPherson-Radaufhängung am 

IPS-Radführungssystem, nach [Trou02] 

Auf Basis der vorhergehenden Arbeit von Troulis [Trou02] lässt sich das Ge-
samtkonzept der experimentellen Untersuchung in der vorliegenden Arbeit in 
Abbildung 3.8 darstellen. 

 
Abbildung 3.8: Gesamtkonzept der experimentellen Untersuchung, nach [Zhou12a], [Zhou13c] 

Adaptierung der Radaufhängung

Adaptierung des Bremssystems

Adaptervorrichtung

IPS-Radführung

Viertelfahrzeugecke aus 
einem realen Fahrzeug

Modifizierte hydraulische 
Bremsanlage mit ABS-
Hydroaggregat
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Dieses Gesamtkonzept wird in den veröffentlichten Arbeiten [Zhou12a] und 
[Zhou13c] vorgestellt und lässt sich in zwei Schritten implementieren. Beim 
ersten Schritt wird ein Viertelfahrzeug mit einer McPherson-Federbein -Rad-
aufhängung [Gaut09b] aus einem realen Fahrzeug (Porsche 996, Baujahr 
1998) mit Hilfe der vorhandenen Adaptervorrichtung am Innentrommelprüf-
stand adaptiert. Die Lenkung und der Stabilisator werden außer Funktion ge-
setzt. Da die verwendete Vorderachse dieselbe wie die in [Trou02] ist, lässt 
sich dann die Adaptervorrichtung ohne Änderung einsetzen.  

Um das Viertelfahrzeug auf eine realistische Weise zu bremsen, wird im zwei-
ten Schritt die komplette hydraulische Bremsanlage eines realen Fahrzeugs in-
klusiv eines ABS-Hydroaggregates (Bosch Generation 8) auf einer Grund-
platte aufgebaut und am Prüfstand adaptiert. Zur Erfüllung der Anforderungen 
der Prüfstandmessung sind noch einige Änderungen für diese hydraulische 
Bremsanlage notwendig. Die Modifikationen dieser hydraulischen Bremsan-
lage werden separat in Abschnitt 3.3 detailliert diskutiert. 

3.2.3 Messtechnik	

Um die Dynamik des Reifen-Fahrwerk-Systems bezüglich der Schwingungen 
und Kraftschwankungen innerhalb des Viertelfahrzeugs zu messen, sollen zu-
erst die in der Radaufhängung übertragenen Beschleunigungen und Kräfte an 
geeigneten Messstellen in der Radaufhängung erfasst werden. Die in der Rad-
aufhängung verwendete Sensorik und deren Positionen sind in Abbildung 3.9 
dargestellt.  
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Abbildung 3.9: Verwendete Sensorik in der Radaufhängung; a) Beschleunigungsaufnehmer, b) 

Kraft- und andere Sensoren 

Zur Erfassung der Schwingungen in der Radaufhängung werden acht triaxiale 
piezo-elektrische Beschleunigungsaufnehmer des Typs 4524B der Firma 
Brüel&Kjaer auf die in Abbildung 3.9 gezeigten Messstellen geklebt. Diese 
Beschleunigungsaufnehmer haben den Vorteil hoher Empfindlichkeit, niedri-
gen Gewichts und einfachen Anbaus. Jede Messstelle wird durch eine 3-Buch-
staben-Abkürzung gekennzeichnet, wie in Tabelle 3.2 angegeben.  

Zur Erfassung der von den Lenkern in die Karosserie übertragenen Kräfte wird 
die Radaufhängung mit einigen Kraftsensoren instrumentiert. Jede Messstelle 
wird mit einer 2-Buchstaben-Abkürzung gekennzeichnet, wie in Tabelle 3.2 
angegeben. Ein 3-Komponenten-Kraftsensor des Typs 9367C von der Firma 
Kistler wird am Stützlager der Radaufhängung eingebaut, um die vom Feder-
bein durch das Stützlager in die Karosserie übertragenen Kräfte in drei Rich-
tungen zu messen. 
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Tabelle 3.2: Kennzeichnung aller Messstellen 

Beschleunigung 
Nr. 

Beschreibung Kennzeichnung 

1 Längslenker vorne LLV 
2 Längslenker hinten LLH 
3 Querlenker innen QLI 
4 Querlenker außen QLA 
5 Radträger vorne RTV 
6 Radträger mittig RTM 
7 Radträger oben RTO 
8 Stoßdämpfer oben SDO 
   

Kraft Nr. Beschreibung Kennzeichnung 
1 Längslenker LL 
2 Querlenker QL 
3 Spurstange SS 
4 Stützlager SL 

 

Neben den Beschleunigungs- und Kraftsensoren wird ein Drucksensor des 
Typs ASG4002-3L-250-G von der Firma Althen direkt am Radbremszylinder 
appliziert, um die Phasenverschiebung zwischen gemessenem Bremsdruck 
und erzeugter Spannkraft im Reifen-Fahrwerk-System möglichst gering zu 
halten. Zum Messen der Raddrehgeschwindigkeit mit höherer Genauigkeit 
wird ein zusätzlicher Drehimpulsgeber durch eine spezifisch konstruierte 
Adaptervorrichtung in der Radmitte montiert. Der verwendete Sensor ist ein 
optoelektronischer Impulsgeber des Typs IMG30B der Firma IMG mit einer 
Auflösung von 2000 Impulsen pro Umdrehung. Zur Drehgeschwindigkeitsbe-
stimmung wurde die Zeit zwischen zwei Impulsen gemessen, so dass 2000 Ge-
schwindigkeitsinformationen pro Umdrehung zur Verfügung stehen. 

Das in der experimentellen Untersuchung eingesetzte Echtzeit-Datenerfas-
sungssystem besteht aus dem NI PXI-1044-Chassis und vier Datenerfassungs-
modulen der Firma National Instruments. Drei Datenerfassungsmodule des 
Typs NI PXI-4472 (Modul zur Erfassung dynamischer Signale mit 8 Kanälen) 
und ein Datenerfassungsmodul des Typs NI PXI-6629 (Multifunktions-Daten-
erfassungskarte mit 16 Analogeingängen) werden jeweils zur Erfassung der 
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Ausgangssignale der Beschleunigungsaufnehmer und der anderen Sensoren in 
das Chassis eingebaut. 

Die aufgenommenen Sensorsignale werden durch ein in der Systemdesignsoft-
ware NI LabVIEW implementiertes Datenerfassungstool in physikalische 
Größen umgerechnet und als zeitdiskretisierte Signale (*.tdms-Dateien) abge-
speichert. Alle weiteren Datenverarbeitungen erfolgen im Rahmen dieser Ar-
beit in MATLAB mit Hilfe von programmierten Auswertungstools. 

3.2.4 Umrechnung	

Koordinatentransformation 

Die Beschleunigungs- und Kraftsignale werden in eigenen lokalen Koordina-
tensystemen gemessen. Um die gemessenen Signale in ein eindeutiges Koor-
dinatensystem zu übertragen und miteinander vergleichen zu können, wird das 
in Abbildung 3.10 dargestellte W-Achsensystem des TYDEX-Formates 
[Oost97], [Unra97] verwendet. Die X-Achse ergibt sich aus dem Schnittpunkt 
der Mittelebene des Rades mit der Fahrbahnoberfläche. Die Y-Achse ergibt 
sich aus der Projektion der Drehachse auf die Fahrbahn. Die Z-Achse ist senk-
recht zur Fahrbahn und zeigt nach oben. 

  
Abbildung 3.10: W-Achsensystem des TYDEX-Formates [Unra97] 
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Das lokale Koordinatensystem jedes Sensors wird mit Hilfe der Euler-Trans-
formation in die in Abbildung 3.10 gezeigte globale Koordinate transformiert. 
Die Transformation wird anhand der „x-Konvention‟ (z, x’, z”) umgesetzt. 

Umfangskraft und Radlast 

Da sowohl die im Reifenlatsch übertragenen Kräfte und Momente als auch die 
in der Radmitte wirkende Kräfte und Momente durch die für die Prüfstand-
messung verfügbare Messtechnik nicht direkt messbar sind, wird eine Umrech-
nungsmethode benötigt, um die Umfangskraft und die Radlast des Reifens aus 
den gemessenen Größen zu bestimmen. Aufgrund des in Abbildung 2.5 darge-
stellten Berechnungsmodells eines Viertelfahrzeugs werden in Abbildung 3.11 
die Kräfte des Reifen-Fahrwerk-Systems entsprechend des Koordinatensys-
tems am Prüfstand für die Radnabe 𝑚$, den Reifengürtel 𝑚= und die Kontakt-
masse 𝑚@ eingezeichnet. 

 
Abbildung 3.11: Dynamik des gebremsten Reifen-Fahrwerk-Systems am Prüfstand 

Im Vergleich zu dem mechanischen Ersatzmodell in Abbildung 2.5 lassen sich 
die Freiheitsgrade um die vertikale Freiheit des Aufbaus reduzieren, da der-

x

z
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Aufbau am Innentrommelprüfstand festgelegt ist, so dass die Bewegungsglei-
chungen der Radnabe 𝑚$  dementsprechend geändert werden sollen. Zudem 
werden die Längs- und Vertikallagerkraft, die vom Fahrwerk auf die Radnabe 
wirken, jeweils als 𝑋' und 𝑍' bezeichnet. Sie sind aus den gemessenen Kräf-
ten an den jeweiligen Messstellenzu berechnen. Die Bewegungsgleichungen 
der Radnabe 𝑚$ lauten nun: 

 𝑚$�̈�$ = 𝐹$=% + 𝑋' (3.1) 

 𝑚$�̈�$ = 𝐹$=" − 𝑍' (3.2) 

 𝐼$*�̈�$ = 𝑀$=* −𝑀$* (3.3) 

Die auf mechanische Eigenschaften begründeten Bewegungsgleichungen der 
anderen Massen bleiben jedoch unverändert. 

Aus Abbildung 3.11 geht hervor, dass die Kräfte, die durch die Lagerkräfte 𝑋', 
𝑍'  sowie die Längs- und Vertikalbeschleunigung in der Radmitte �̈�$  und 
�̈�$bestimmt werden können, nicht die Reifenkräfte 𝐹@%  und 𝐹@"  im Reifen-
Fahrbahn-Kontakt, sondern die auf die Radnabe 𝑚$ wirkenden inneren Kräfte 
des Reifens 𝐹$=% und 𝐹$=" sind (vgl. Formel (2.19) und (2.20)). Die Übertra-
gungskette von den beiden Kräften auf 𝐹@% und 𝐹@" kann mit der verfügbaren 
Messtechnik nicht direkt bestimmt werden. Die Reifenkräfte 𝐹$=%  und 𝐹$=", 
die die Gürteldynamik abbilden, aber die Dynamik der Kontaktmasse vernach-
lässigen, werden für die experimentelle Untersuchung in der vorliegenden Ar-
beit jeweils als die Umfangskraft 𝐹% und Radlast 𝐹" angenommen. Wenn die 
Lagerkräfte 𝑋', 𝑍' und die Trägheitskräfte der Radnabe 𝑚$�̈�$ und 𝑚$�̈�$ be-
kannt sind, lassen sich die Umfangskraft 𝐹% und die Radlast 𝐹" nach den fol-
genden Formeln umrechnen: 

 𝐹% = 𝐹$=% = −𝑋' +𝑚$�̈�$ (3.4) 

 𝐹" = 𝐹$=" = 𝑍' +𝑚$�̈�$ (3.5) 
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Die Lagerkräfte 𝑋' und 𝑍' in der Radmitte stellen die in das Fahrwerk einge-
leiteten Belastungen dar, welche sich aus Brems- und Fahrbahnanregungen er-
geben. Von der Radmitte aus verteilen sich die Kräfte und Momente auf die 
verschiedenen Lastpfade durch die Fahrwerkkomponenten und sie werden am 
Ende über die Anbindungsstellen der Radaufhängung in die Karosserie weiter-
geleitet. Somit können die Lagerkräfte 𝑋' und 𝑍' in der verwendeten McPher-
son-Radaufhängung durch die in den Lenkern und im Stützlager übertragenen 
Kräfte, die jeweils durch Dehnmessstreifen und den Kistler-Kraftsensor ge-
messen werden, ermittelt werden. Im Folgenden wird die Ermittlung der La-
gerkräfte aus den gemessenen Kräften gemäß den in Abbildung 3.12 darge-
stellten freigeschnittenen Komponenten einer ähnlichen Radaufhängung nach 
[Geor09] beschrieben. 

 
Abbildung 3.12: Freigeschnittene Achskomponenten der McPherson-Achse, nach [Geor09] 
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Die in [Geor09] untersuchte McPherson-Vorderachse eines Prosche 911 Sport-
wagens stimmt bezüglich des Aufbaus mit der in der vorliegenden Arbeit ver-
wendeten McPherson-Radaufhängung überein. Es ist zu beachten, dass die in 
Abbildung 3.12 bezeichneten Lagerkräfte 𝑋A', 𝑌A' und �̅�' nicht dem gezeigten 
Koordinatensystem entsprechen. Die dem Koordinatensystem entsprechenden 
Lagerkräfte 𝑋', 𝑌' und 𝑍' können aber leicht aus den X-, Y- und Z-Kompo-
nenten von 𝑋A', 𝑌A' und �̅�' berechnet werden. 

Die in der Radmitte wirkende Längskraft 𝑋'  wird hauptsächlich über die 
Längs- und Querlenker, aber auch noch über die Spurstange und das Federbein 
geleitet. Die folgenden Kräfte in Abbildung 3.12 können durch die verwendete 
Messtechnik gemessen werden: 

• Die im Längslenker übertragene Kraft 𝐹QQ  kann durch die auf den 
Längslenker geklebten Dehnmessstreifen (LL) gemessen werden. 

• Die im Querlenker übertragene Kraft 𝐹RQ,G , die in der Zug-Druck-
Richtung des Querlenkers wirkt, kann durch die auf den Querlenker 
geklebten Dehnmessreifen (QL) gemessen werden. 

• Die in der Spurstange übertragene Kraft 𝐹FF kann durch die auf die 
Spurstange geklebten Dehnmessstreifen (SS) gemessen werden. 

• Die über das Feder-/Dämpferbein übertragenen und am Stützlager der 
Radaufhängung abgestützten Kräfte 𝑋(!, 𝑌(! und 𝑍(! können durch 
den 3-Komponenten-Kraftsensor, der zwischen dem Stützlager und 
der starr mit dem Prüfstand verbundenen Adaptervorrichtung der 
Radaufhängung eingebaut wird, gemessen werden. Die Kräfte 𝑋(!, 
𝑌(!  und 𝑍(!  entsprechen jeweils den 𝐹%-, 𝐹*- und 𝐹"-Komponenten 
des Kistler-Kraftsensors in seinem eignen lokalen Koordinatensys-
tem. 

Entsprechend dem Kräftegleichgewicht am Radträger in der X-Richtung setzt 
sich die Lagerkraft 𝑋'  aus der X-Komponente der Kraft in den Querlenker 
𝑋RQ,%, den X-Komponenten der Kräfte in das Federbein 𝑋(!,%, 𝑌(!,% und 𝑍(!,%, 
und der X-Komponente der Kraft in die Spurstange 𝐹FF,% zusammen: 
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 𝑋' = −𝑋RQ,% + M𝑋(!,% + 𝑌(!,% − 𝑍(!,%N + 𝐹FF,% (3.6) 

Die Kräfte durch das Federbein in das Stützlager 𝑋(!, 𝑌(! und 𝑍(! entspre-
chen den drei 3-Komponeten des Kistler-Kraftsensors. Sie werden direkt durch 
den Kraftsensor aufgenommen. Die Kraft in die Spurstange 𝐹FF wird durch die 
dort aufgeklebten Dehnmessstreifen gemessen. Alle Sensorkräfte können mit 
Hilfe der bereits genannten Euler-Transformation in das globale Koordinaten-
system umgewandelt werden. 

Die Längskraft 𝑋RQ lässt sich mit einem Momentengleichgewicht am Querlen-
ker um das Ende, wo die Kräfte 𝐹RQ,G und 𝐹RQ,S wirken, bestimmen. Das Mo-
mentengleichgewicht kann durch die folgende Gleichung ausgedrückt werden. 

 𝑋RQ ∙ 𝑙RQ = 𝐹QQ,S ∙ 𝑙QQ (3.7) 

wobei 𝑙RQ und 𝑙QQ jeweils die Hebelarme der Kräfte 𝑋RQ und 𝐹QQ,S sind. 

Da die im Längslenker übertragene Kraft 𝐹QQ durch die Dehnmessstreifen am 
Längslenker gemessen werden, lassen sich ihre X- und Y- Komponenten, 𝐹QQ,G 
und 𝐹QQ,S, durch die Koordinatentransformation bestimmen. Ist die Kraft 𝐹QQ,S 
bekannt, ergibt sich die Kraft 𝑋RQ als: 

 𝑋RQ =
𝐹QQ,S ∙ 𝑙QQ
𝑙RQ

 (3.8) 

Die Vertikalkraft 𝑍'  wird größtenteils über das Feder-/Dämpferbein an der 
Karosserie im realen Fahrzeug bzw. an der Adaptervorrichtung am Prüfstand 
abgestützt. Entsprechend dem Kräftegleichgewicht am Radträger in der Z-
Richtung setzt sich die Lagerkraft 𝑍' aus der Z-Komponente der Kraft in den 
Querlenker 𝑌RQ,", den Z-Komponenten der Kräfte in das Federbein 𝑋(!,", 𝑌(!," 
und 𝑍(!," und der Z-Komponente der Kraft in die Spurstange 𝐹FF," zusammen: 

 𝑍' = −𝑌RQ," + M−𝑋(!," − 𝑌(!," + 𝑍(!,"N − 𝐹FF," (3.9) 
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Die Kraft 𝑌RQ," ergibt sich aus der Summe der Z-Komponente der Kraft in den 
Längslenker 𝐹QQ und der Z-Komponente der Kraft in den Querlenker 𝐹RQ. 

Somit können die beiden Lagerkräfte in der Radmitte 𝑋' und 𝑍' aus den ge-
messenen Sensorkräften berechnet werden. Werden sie in die Formeln (3.4) 
und (3.5) eingesetzt, lassen sich die Umfangskraft 𝐹% und die Radlast 𝐹" be-
stimmen. 

Bremsschlupf 

Am Innentrommelprüfstand wird die Innentrommel durch einen Elektromotor 
angetrieben. Die Trommelgeschwindigkeit bzw. Fahrbahngeschwindigkeit 𝑉( 
wird vor jedem Bremsversuch auf die Zielgeschwindigkeit gesetzt und wäh-
rend der Bremsung konstant gehalten. Die Raddrehwinkelgeschwindigkeit 𝜔' 
wird durch den in der Radmitte eingebauten Impulsgeber erfasst. Der dynami-
sche Rollhalbmesser des Reifens wird durch eine Reifenmessung am Prüfstand 
vorab bestimmt. Da der in der Radmitte montierte Drehimpulsgeber die Dre-
zahl der Radnabe erfasst, lässt sich der Bremsschlupf wie folgt formulieren: 

 𝜆 =
𝑉( − 𝑟)*+𝜔'

𝑉(
∙ 100% (3.10) 

Hier ist zu sehen, dass der Bremsschlupf, der in der vorliegenden Arbeit ver-
wendet wird, ein positives Vorzeichen hat. 

3.3 Modifizierte	hydraulische	ABS-
Bremsanlage	am	Prüfstand	

Wie in Abschnitt 3.2.2 bereits erwähnt, sollen notwendige Modifikationen an 
der Bremsleitung und am ABS-Serienaggregat vorgenommen werden, um 
diese Komponenten an den Prüfstand adaptieren und die Anforderungen der 
Prüfstandmessungen erfüllen zu können. In diesem Abschnitt wird die Imple-
mentierung der modifizierten hydraulischen Bremsanlage am Prüfstand disku-
tiert. 
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3.3.1 Aufbau	

Die ABS-Bremsanlage eines realen Fahrzeugs baut auf den Komponenten des 
konventionellen Bremssystems (das Bremspedal, der Bremsdruckverstärker, 
der Hauptbremszylinder, der Ausgleichbehälter, die Bremsleitungen und  
-schläuche sowie die Radbremsen mit den Radbremszylindern) auf und hinzu 
kommen weitere Komponenten (die Raddrehzahlsensoren, das Hydroaggregat 
und das ABS-Steuergerät) [Reif10], wie in Abbildung 3.13 dargestellt. 

 
Abbildung 3.13: Systembild einer Bremsanlage mit Antiblockiersystem nach [Reif10] 

Die modifizierte hydraulische ABS-Bremsanlage am Prüfstand baut im Prinzip 
auf der Architektur und den Bestandteilen in Abbildung 3.13 auf. Jedoch sind 
drei deutliche Modifikationen bezüglich der Energieversorgung, der Betäti-
gungseinrichtung, des Hydroaggregates und des Steuergerätes zu erkennen. 
Der Aufbau der modifizierten hydraulischen ABS-Bremsanlage am Prüfstand 
wird in Abbildung 3.14 veranschaulicht. 
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Abbildung 3.14: Schematische Darstellung der modifizierten hydraulischen ABS-Bremsanlage 

am Prüfstand 

Als Betätigungskraft zum Beginn eines Bremsvorgangs wirkt anstatt der Fuß-
kraft des Fahrers ein konstanter Luftdruck von 10 bar, der durch die Drucklei-
tung im Labor versorgt wird. Außerdem wird ein proportionales Luftventil am 
Ausgang der Druckleitung eingebaut, sodass der Luftdruck nach dem Luftven-
til zwischen 0 und 10 bar linear verstellt werden kann. 

Als Bestätigungseinrichtung der Bremsanlage werden das Bremspedal, der 
Bremsverstärker und der Hauptbremszylinder durch eine Einzelkomponente, 
nämlich durch einen Pneumatik-in-Hydraulik-Druckwandler, ersetzt. Der 
Luftdruck nach dem Luftventil betätigt beim Bremsen die Kolbenstange des 
Druckwandlers. Dieser Druckwandler wandelt die mechanische Kraft der 
Druckstange in hydraulische Kraft um und drückt die Bremsflüssigkeit aus den 
Druckräumen des Druckwandlers in die Bremsleitungen bzw. Bremsschläuche 
und überträgt damit die hydraulische Kraft zu dem Hydroaggregat. 
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Anstelle des ABS-Steuergerätes, dessen Steuerungs- und Regelungsprogramm 
vom Hersteller nicht publiziert werden, übernimmt ein Prüfstand-Echtzeitrech-
ner auf Basis eines NI-PXI-Echtzeitsystems die Verarbeitung der Informatio-
nen der Sensoren, die mathematischen Rechenvorgänge nach festgelegten 
Steuer- und Regelalgorithmen und stellt die Steuersignale für das Hydroaggre-
gat bereit. Das Hydroaggregat wird so modifiziert, dass alle im Hydroaggregat 
integrierten Magnetventile durch eine direkte Verbindung mit dem jeweiligen 
Steuersignal einzeln angesteuert werden können. Die Steuersignale aus dem 
Echtzeitrechner werden vor dem Anschluss an das Hydroaggregat durch elekt-
rische Stromkreise auf 3 A verstärkt, um die Magnetventile betreiben zu kön-
nen. Eine Autobatterie mit 13,5 V dient als Stromversorgung des Stromver-
stärkers. 

Der hydraulische Bremsdruck, der im Hydroaggregat und im Radbremszylin-
der aufgebaut wird, kann proportional zwischen 0 und 160 bar angesteuert wer-
den. Durch den direkten Zugriff auf das Hydroaggregat und die Programmie-
rung der Regelalgorithmen am Echtzeitrechner können neben der ABS-
Regelung auch kundenorientierte komplexe Bremsdruckverläufe in der Rad-
bremse für die Bremsmessung des Reifen-Fahrwerk-Systems am Innentrom-
melprüfstand umgesetzt werden. 

3.3.2 Modifiziertes	ABS-Hydroaggregat	

Ein Hydroaggregat für ABS besteht aus einem Aluminiumblock, der entspre-
chend dem hydraulischen Schaltplan verbohrt ist. Dieser Block dient gleich-
zeitig zur Aufnahme der notwendigen hydraulischen Funktionselemente. Das 
eingesetzte 4-Kanal-ABS-System verfügt über zwei Bremskreise mit einer di-
agonalen Aufteilung (X-Bremskreisaufteilung), in der jeder Bremskreis auf ein 
Vorderrad und auf das diagonal gegenüber liegende Hinterrad wirkt, wie in 
Abbildung 3.15 dargestellt. 
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Abbildung 3.15: Hydraulischer Schaltplan eines 4-Kanal ABS-Hydroaggregats (X-Bremskreis-

aufteilung), nach [Reif10] 

Bei diesem ABS-System werden je Rad ein Einlass- und ein Auslassventil, d. 
h. insgesamt acht Ventile, verwendet, sodass jedes Rad individuell geregelt 
werden kann. Weiterhin werden in jedem Bremskreis ein Pumpenelement 
(Rückförderpumpe) und ein Niederdruckspeicher integriert. Dabei werden 
beide Pumpenelemente über einen gemeinsamen Gleichstrommotor betrieben 
[Reif10]. Um dieses ABS-System am Prüfstand für die Bremsmessung mit 
dem Reifen-Fahrwerk-System einsetzen zu können, musste die Funktions-
weise des Hydroaggregats modifiziert werden. In Abbildung 3.16 werden die 
hydraulischen Schaltpläne des originalen ABS-Hydroaggregats und des modi-
fizierten ABS-Hydroaggregates für einen Bremskreis verglichen. In diesem 
Bremskreis sind die Anschlüsse für das rechte Rad der Vorderachse (VR-An-
schluss) und das linke Rad der Hinterachse (HL-Anschluss) enthalten. 
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Abbildung 3.16: Hydraulischer Schaltplan des a) originalen und b) modifizierten ABS-Hydroag-

gregates 

Im originalen ABS-Hydroaggregat arbeiten die zwei Kanäle im selben Brems-
kreis mit dem zugeordneten Einlass- und Auslassventil jeweils für einen An-
schluss mit einem Rad unabhängig voneinander und funktionieren in gleicher 
Weise. Im modifizierten ABS-Hydroaggregat werden aber beide Kanäle im 
Bremskreis benötigt, um die Druckmodulation für ein Rad umzusetzen. Ein 
Kanal der beiden Kanäle ist an die einzige Radbremse des in der experimen-
tellen Untersuchung verwendeten Viertelfahrzeugs angeschlossen und der an-
dere funktioniert hauptsächlich als Rückführleitung der Bremsflüssigkeit vom 
Radbremszylinder in den Ausgleichbehälter. Die beiden Kanäle arbeiten je 
nach Druckmodulationsphase abhängig voneinander. Da das verwendete Vier-
telfahrzeug der rechten Seite der Vorderachse entspricht, wird die Radbremse 
des Viertelfahrzeugs an den VR-Anschluss für das rechte Rad der Vorderachse 
angeschlossen. Der HL-Anschluss für das linke Rad der Hinterachse wird 
durch eine zusätzliche Bremsleitung mit dem Ausgleichbehälter verbunden. 
Das Pumpenelement sowie der Gleichstrommotor werden im modifizierten 
ABS-Hydroaggregat außer Betrieb gesetzt. 

Die beschriebenen Modifikationen sind notwendig, da das ABS-Aggregat am 
Prüfstand direkt mit dem Pneumatik-in-Hydraulik-Druckwandler und dem 
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Ausgleichsbehälter verbunden ist. Das Bremssystem am Prüfstand muss daher 
ohne Rückförderpumpe auskommen und benötigt die beschriebene zusätzliche 
Bremsleitung zum Ausgleichbehälter. 

Sowohl im originalen als auch im modifizierten ABS-Bremssystem wird die 
Druckmodulation mittels Schaltzustandsänderung der inneren Magnetventile 
ermöglicht. Die Schaltzustände aller vier Magnetventile bei den jeweiligen 
Druckmodulationsphasen werden in Tabelle 3.3 für das originale und modifi-
zierte ABS-Hydroaggregat gezeigt (Abkürzung: g. für geschlossen, o. für of-
fen). Dabei werden auch die Steuerspannungen der jeweiligen Schaltzustände 
für das modifizierte ABS-Hydroaggregat angegeben. 

Tabelle 3.3: Schaltzustände der Magnetventile bei den jeweiligen Druckmodulationsphasen 

ABS Ven-
til 

Ventilzustände 
Stromlos Druck-

aufbau 
Druck-
halten 

Druck-
abbau 

Original AVL g. g. g. o. 
EVL o. o. g. g. 
AVR g. g. g. o. 
EVR o. o. g. g. 

Modi-
fiziert 

AVL g. (0V) o. (8V) o. (8V) o. (8V) 
EVL o. (0V) g. (8V) g. (8V) g. (8V) 
AVR g. (0V) g. (0V) g. (0V) o. (8V) 
EVR o. (0V) o. (0V) g. (8V) g. (8V) 

 

Beim originalen ABS-Bremssystem erzeugt der Fahrer im Fall einer ABS-
Bremsung zunächst den Bremsdruck am Rad durch Bestätigen des Bremspe-
dals. Dies ist ohne Schalten der Ventile möglich, da das Einlassventil stromlos 
offen und das Auslassventil stromlos geschlossen ist. Der Zustand Druckhalten 
wird dadurch erzeugt, dass das Einlassventil geschlossen wird. Blockiert nun 
ein Rad, so wird durch Öffnen des entsprechenden Auslassventils der Druck 
aus diesem Rad abgelassen. Das Volumen kann also aus dem Radzylinder in 
den entsprechenden Niederdruckspeicher entweichen. Diese Speicherkammer 
erfüllt die Aufgabe eines Puffers. Sie nimmt die anfallende Bremsflüssigkeit 
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mit einer hohen Dynamik auf. Die im Kreis befindliche Rückförderpumpe, 
welche durch einen gemeinsamen Motor über einen Exzenter angetrieben 
wird, fördert die im Niederdruckspeicher zwischengespeicherte Bremsflüssig-
keit zum Hauptzylinder zurück und erzeugt damit die für konventionele ABS-
Anlagen typische Pedalpulsation. Die anderen blockierenden Räder können 
gleichzeitig ABS-geregelt werden.  

Beim modifizierten ABS-System beginnt eine ABS-Bremsung mit dem Bestä-
tigen des Druckwandlers durch den steuerbaren Luftdruck. Beide Kanäle in 
einem Bremskreis inklusiv der dazugehörigen Anschlüsse werden für die Er-
zeugung richtiger Druckmodulationsphasen benötigt. Wie im originalen ABS-
System sind die beiden Einlassventile stromlos offen und die beiden Auslass-
ventile stromlos geschlossen. Ausgehend von diesem Zustand wird das Ein-
lassventil EVL zum Druckaufbau zunächst geschlossen, damit die hydrauli-
sche Bremsflüssigkeit, die durch den Luftdruck und den Druckwandler erzeugt 
wird, nur über das Einlassventil EVR in den Radbremszylinder des Reifen-
Fahrwerk-Systems drückt. Der Zustand Druckhalten wird dadurch erzeugt, 
dass das Einlassventil EVR auch geschlossen wird. Der im Radbremszylinder 
aufgebaute Druck bleibt dann unverändert. Blockiert nun das Rad, so wird 
durch Öffnen der beiden Auslassventile der Druck aus diesem Rad erst über 
das Auslassventil AVR und dann über das Auslassventil AVL in den Aus-
gleichbehälter abgelassen. Die Bremsflüssigkeit steht ohne Verlust wieder im 
Ausgleichbehälter für den nächsten Druckaufbau zur Verfügung. 

Da die Steuerspannung der Magnetventile AVL und EVL bei allen Druckmo-
dulationsphasen gleich sind, werden die beiden Magnetventile durch dasselbe 
Steuersignal für alle Arten von Bremsungen bestromt. 

Somit sind die grundsätzlichen Funktionen der originalen hydraulischen ABS-
Bremsanlage im realen Fahrzeug durch die modifizierte hydraulische ABS-
Bremsanlage am Prüfstand umgesetzt. 
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3.3.3 Optimierung	

In der bisher vorgestellten modifizierten ABS-Bremsanlage kommt nur einer 
von beiden Bremskreisen zum Einsatz. Um die volle Leistungsfähigkeit der 
modifizierten hydraulischen ABS-Bremsanlage für bestimmte Anwendungen 
am Prüfstand, wie z. B. schnellerer Druckaufbau und -abbau, nutzen zu kön-
nen, wird eine Optimierungsmaßname für die Bremsanlage entwickelt, indem 
die beiden Bremskreise verbunden werden. In Abbildung 3.17 wird diese Op-
timierungsmaßnahme auf Basis des hydraulischen Schaltplans des bisherigen 
Systems dargestellt. 

 
Abbildung 3.17: Optimierungsmaßnahme an der hydraulischen Bremsanlage 

Bei der Optimierung der hydraulischen Bremsanlage ist in drei Schritten vor-
zugehen. Erstens, der Ausgang des Pneumatik-Hydraulik-Druckwandlers wird 
mit Hilfe eines T-Stückes mit den Eingängen beider Bremskreise verknüpft. 
D. h. die hydraulische Bremsflüssigkeit aus dem Druckwandler verteilt sich 
auf die beiden Bremskreise, wenn der Luftdruck am Pneumatik-Hydraulik-
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Druckwandler aktiviert wird. Zweitens, die VL- und VR-Anschüsse des Hyd-
roaggregates, welche zu zwei verschiedenen Bremskreisen gehören, werden 
mit Hilfe eines T-Stückes kombiniert und die dadurch zusammengeführte 
Bremsflüssigkeit kann gemeinsam über den Anschluss in die Radbremse ge-
langen. Drittens, die HR- und HL-Anschlüsse des Hydroaggregates, die eben-
falls zu zwei verschiedenen Bremskreisen gehören, werden mit Hilfe eines T-
Stückes kombiniert und die dadurch zusammengeführte Bremsflüssigkeit 
fließt gemeinsam in den Ausgleichbehälter zurück. Abbildung 3.18 zeigt den 
äußeren Aufbau der beiden Leitungsvarianten in Verbindung mit dem Hydro-
aggregat. 

 
Abbildung 3.18: a) Einzelleitung bei Einsatz eines Bremskreises und b) Doppelleitung bei Ein-

satz beider Bremskreise 

Dieser Optimierungsmaßnahme liegt die theoretische Grundlage zum Volu-
menstrom zugrunde. Nach der theoretischen Grundlage sollte der doppelte Vo-
lumenstrom in der gleichen Zeitspanne in die Radbremse strömen, wenn die 
Ventilquerschnitte zwischen dem Hydroaggregat und dem Radbremszylinder 
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verdoppelt werden. Und somit wird die Druckanstiegs- und Abfallrate in der 
Bremsleitung verdoppelt. bezüglich der Analyse des Volumenstroms in der 
Einzel- und Doppelleitung ist auf [Zhan13] zu verweisen. 

Im nächsten Schritt wird jeweils die Leistungsfähigkeit der modifizierten hyd-
raulischen Bremsanlage mit beiden Leitungsvarianten durch spezifische Soft-
ware-Testprogramme charakterisiert. 

3.3.4 Charakterisierung	

Alle Testprogramme werden mittels der Systemdesignsoftware NI LabVIEW 
auf dem Echtzeit-Prüfstandrechner programmiert. Während der Tests werden 
die Magnetventile gezielt bestromt bzw. angesteuert und der hydraulische 
Druck im Radbremszylinder wird gemessen, um die folgenden wesentlichen 
charakteristischen Parameter des Bremssystems zu ermitteln. Die Sensorsig-
nale werden mit einer Frequenz von 1000 Hz abgetastet. 

Testprogramm mit Sprung-Funktion 

Der Verlauf des ersten Testprograms wird in Abbildung 3.19 dargestellt. Im 
Diagramm bezeichnet EV die Steuerspannung des Einlassventils, AV die Steu-
erspannung des Auslassventils, LV die Steuerspannung des Luftventils, 𝑈QN 
die Luftventilsteuerspannung, �̅�T*) den durchschnittlichen Hydraulikdruck im 
Radbremszylinder in der Druckhaltephase, 𝑡BU,9 den Zeitpunkt, zu dem ein sig-
nifikanter Druckanstieg im Radbremszylinder nach der 3𝜎-Regel erkannt wer-
den kann, und 𝑡BU,: den Zeitpunkt, zu dem ein signifikanter Druckabfall im 
Radbremszylinder nach dem 3𝜎-Regel erkannt werden kann. 
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Abbildung 3.19: Testprogramm der Sprung-Funktion 

Mit Hilfe der gekennzeichneten Werte können die folgenden vier charakteris-
tischen Parameter ermittelt werden. Die daraus folgenden Ergebnisse der Ein-
zel- und Doppelleitung werden in Abbildung 3.20 miteinander verglichen. 

• Übersetzungsfaktor zwischen der Luftventilsteuerspannung und dem 
Hydraulikdruck im Radbremszylinder 𝑖 

• Ansprechdauer der Bremsleitung 𝑡0+42-8@D = 𝑡BU,9 − 4	𝑠 
• Anstiegszeit des Hydraulikdrucks im Radbremszylinder auf ein be-

stimmtes Druckniveau (z. B. 𝑡L,9) bei einer bestimmten Druckversor-
gung 𝑡0+43H8/ =	 𝑡L,9 − 𝑡BU,9 

• Abfallzeit des Hydraulikdrucks im Radbremszylinder auf ein be-
stimmtes Druckniveau (z. B. 𝑡L,:) bei einer bestimmten Druckversor-
gung 𝑡0=?$GG = 𝑡L,: − 𝑡BU,: 
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Abbildung 3.20: Charakteristische Parameter aus dem Testprogramm mit Sprung-Funktion 

In Abbildung 3.20 a) hat sich gezeigt, dass ein linearer Zusammenhang zwi-
schen der Luftdrucksteuerspannung und dem Bremsdruck in der Radbremse 
mit einem Übersetzungsfaktor 𝑖 = �̅�T*) 𝑈QN⁄  von ca. 16 für beide Varianten 
besteht. 

Die Ansprechdauer der Bremsleitung 𝑡0+42-8@D  wird als die Zeitdauer vom 
Öffnen des Einlassventils bis zu einer signifikanten Druckänderung in der Rad-
bremse nach der 3𝜎-Regel definiert. Wie in Abbildung 3.20 b) zu sehen, zeigen 
die Ergebnisse beider Varianten ca. 5	𝑚𝑠 und weichen nicht mehr als 1	𝑚𝑠 
voneinander ab. Diese Abweichung kann durch die beschränkte Messgenauig-
keit aufgrund der Abtastzeit von 1	𝑚𝑠 erklärt werden. 
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Die Anstiegszeit 𝑡0+43H8/ und Abfallzeit 𝑡0=?$GG  des Hydraulikdrucks in der 
Radbremse bedeuten jeweils, wie viel Zeit benötigt wird, um den Bremsdruck 
in der Radbremse von null auf einen gewissen Wert aufzubauen und vom voll-
ständig aufgebauten Druckniveau auf einen gewissen Wert abzubauen. Da mit 
Hilfe anderer Tests bestimmt wurde, dass der Bremsdruck in der Radbremse 
mit zunehmendem Druck in der Druckversorgung schneller auf- und abbaut, 
wird eine große Druckversorgung für die weiteren Untersuchungen berück-
sichtigt, um die Leistungsfähigkeit der Bremsleitung auszunutzen. Wird die 
Druckversorgung mit 130 bar als Referenzwert am Anfang der Bremsleitung 
angenommen, lässt sich die Druckanstiegs- und -abfallzeit über die jeweilige 
Druckänderung in Abbildung 3.20 c) und d) für beide Leitungsvarianten dar-
stellen. 

Die Betrachtung beider Diagramme zeigt, dass, wie erwartet, der Bremsdruck 
in der Doppelleitung generell viel schneller als in den Einzelleitung auf- und 
abgebaut werden kann. Die Anstiegsrate bzw. Abfallrate in der Doppelleitung 
ist aber im Vergleich zur Einzelleitung weniger als verdoppelt (mehr als hal-
bierte Anstiegszeit in Abbildung 3.20 c) und mehr als halbierte Abfallzeit in 
Abbildung 3.20 d)), da die zusätzliche Leitungsstrecke, die mit den T-Stücken 
in die Bremsleitung eingebaut werden musste und durch die die Bremsflüssig-
keit auch strömen muss, nach der Bernoulli’schen Gleichung einen höheren 
Energieverlust und dementsprechend weniger Volumenänderung in der Rad-
bremse in einem bestimmten Zeitraum verursacht. Dies stimmt mit der theore-
tischen Betrachtung überein. 

Testprogramm der Rampe-Funktion 

Im zweiten Testprogramm wird das Einlass- und Auslassventil durch eine 
Rampe-Funktion angesteuert, um die Regelbereiche des Einlass- und Auslass-
ventils zu bestimmen. Dieses Testprogram wird nur mit der Einzelleitung 
durchgeführt, damit die Regelbereiche der einzelnen Ventile besser bestimmt 
werden können. Der Testprogrammablauf wird in Abbildung 3.21 dargestellt. 
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Abbildung 3.21: Testprogramm der Rampe-Funktion 

Es ist in Abbildung 3.21 zu beobachten, dass sich der Bremsdruck bei Absen-
kung der Steuerspannung zwischen den Zeitpunkten 𝑡9 und 𝑡: ändert. Das Ein-
lassventil ist innerhalb des Regelbereichs, der durch die Ober- und Untergrenze 
definiert wird, regelbar. Im Gegensatz hierzu ist festzuhalten, dass beim Aus-
lassventil kaum ein Regelbereich besteht. 

Des Weiteren ist zu bestimmen, ob der Regelbereich des Einlassventils durch 
die Abnahmerate der Steuerspannung oder durch den Versorgungsdruck in der 
Bremsleistung beeinflusst werden kann. Der Einfluss der Abnahmerate der 
Steuerspannung bei einem bestimmten Versorgungsdruck und der Einfluss des 
Versorgungsdrucks bei einer bestimmten Abnahmerate der Steuerspannung 
werden jeweils in Abbildung 3.22 a) und b) gezeigt.  
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Abbildung 3.22: Einfluss der a) Abnahmerate der Steuerspannung und b) des Versorgungsdru-

ckes, OG = Obere Grenze und UG = Untere Grenze des Regelbereichs 

Wie aus den beiden Diagrammen hervorgeht, hat die Abnahmerate der Steuer-
spannung kaum Einfluss auf den Regelbereich des Einlassventils. Andererseits 
nimmt die Obergrenze des Regelbereichs linear mit zunehmendem Versor-
gungsdruck leicht zu. 

Testprogramm der Impuls-Funktion 

Im dritten Testprogramm wird das Einlass- und Auslassventil durch eine Ein-
zelimpuls-Funktion angesteuert, um die minimale Pulsweite des Einlass- und 
Auslassventils, die zu einer signifikanten Druckänderung im Radbremszylin-
der führt, zu bestimmen. Der Testprogrammablauf wird in Abbildung 3.23 dar-
gestellt. 

Zum Zeitpunkt 𝑡 = 4,2	𝑠 wird das Einlassventil durch einen Einzelimpuls mit 
einer bestimmten Pulsweite angesteuert. Diese Pulsweite wird ausgehend von 
1	𝑚𝑠 in mehrmaligen Tests jeweils um 1	𝑚𝑠 erhöht, bis eine nach der 3𝜎-Re-
gel erkannte signifikante Druckänderung in der Radbremse festgestellt werden 
kann. Diese so ermittelte Pulsweite wird als minimale Pulsweite des Einlass-
ventils angenommen. Das Einlassventil wird ab der fünften Sekunde komplett 
geöffnet. Der maximale Bremsdruck wird in der Radbremse aufgebaut und für 
eine Sekunde gehalten. Anschließend wird das Auslassventil durch einen Ein-
zelpuls angesteuert. Diese Pulsweite von 1	𝑚𝑠 wird ebenfalls in mehrmaligen 
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Tests jeweils um 1	𝑚𝑠 erhöht, bis eine signifikante Druckabsenkung in der 
Radbremse erkannt werden kann. Diese Pulsweite wird als minimale Pulsweite 
des Auslassventils angenommen. 

 
Abbildung 3.23: Testprogramm der Einzelimpuls-Funktion 

Die Ergebnisse für die Einzelleitung werden in Abbildung 3.24 über den Ver-
sorgungsdruck jeweils für das Einlass- und Auslassventil dargestellt.  
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Abbildung 3.24: Minimale Pulsweite des a) Einlass- und b) Auslassventils 

In den Diagrammen ist zu beobachten, dass die minimale Pulsweite des Ein-
lassventils mit zunehmendem Versorgungsdruck abnimmt, während sich die 
minimale Pulsweite des Auslassventils mit zunehmender Druckvorgabe er-
höht. Neben den minimalen Pulsweiten des Einlass- und Auslassventils kön-
nen durch dieses Testprogramm auch die Zusammenhänge zwischen der 
Druckänderung in der Radbremse und der Pulsweite des Einlass- und Auslass-
ventils ermittelt werden. Diese Ergebnisse werden in Abbildung 3.25 beispiel-
haft für drei Pulsweiten dargestellt. 

 
Abbildung 3.25: Zusammenhang zwischen der Druckänderung in der Radbremse und der Puls-

weite des a) Einlass- und b) Auslassventils 
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Mit Hilfe der Kenntnisse der minimalen Pulsweiten sowie der Zusammen-
hänge zwischen der Druckänderung und der Pulsweite lassen sich stationäre 
Arbeitspunkte und komplexe frequenz- und amplitudenabhängige Brems-
druckverläufe im Echtzeitprüfstandrechner vorab programmieren sowie eine 
Echtzeit-ABS-Regelung zum Bremsversuch mit dem Reifen-Fahrwerk-Sys-
tem umsetzen. Ein Beispiel eines stufenweisen und eines schwankenden 
Druckaufbaus wird in Anhang A.2 gezeigt. Die Frequenz und Amplitude der 
Drucksprünge bzw. -schwankungen können je nach Anforderung der Untersu-
chung durch die Verstellung der Frequenz und des Tastgrades sowie durch die 
Phasenanpassung der Einlass- und Auslassventilpulse moduliert werden. 

Fazit 

Es lassen sich einige Schlussfolgerungen aus der Charakterisierung beider Lei-
tungsvarianten ziehen. 

1. Die Doppelleitungen weisen deutlich bessere Ergebnisse auf, um einen 
schnelleren Druckaufbau und -abbau zu erreichen. Sie haben eine etwa dop-
pelte Druckanstiegs- und -abfallrate im Vergleich zur Einzelleitung. Aus die-
sem Grund ist die Doppelleitung zur Erzeugung eines sprungförmigen Brems-
druckverlaufs in der Radbremse besser geeignet. 

2. Zum Aufbau eines frequenz- oder amplitudenabhängigen stufigen oder 
schwankenden Bremsdruckverlaufs in der Radbremse soll dagegen die Einzel-
leitung aufgrund des geringeren Volumenstroms und einer deswegen besseren 
Steuerbarkeit der Amplitude der Druckänderungen in der Radbremse zum Ein-
satz kommen. 

3.3.5 Modellierung	

Die modifizierte hydraulische ABS-Bremsanlage mit dem modifizierten Hyd-
roaggregat wird in Simulink mit Hilfe der Simhydraulics® Software von 
MathWorks® als ein Modellblock abgebildet. 

Auf der Grundlage des hydraulischen Schaltplans in Abbildung 3.16 wird das 
Simulationsmodell für die Leitungsvariante mit einem einzelnen Bremskreis 
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mit entsprechenden Komponenten, wie in Abbildung 3.26 dargestellt, aufge-
baut. Die konkreten Schritte zum Aufbau des Simulationsmodells und deren 
Parametrierung werden in der Diplomarbeit [Zhan12] vorgestellt. 

 
Abbildung 3.26: Simulationsmodell der modifizierten hydraulischen Bremsanlage 

3.4 Simulationsmodelle	

Als Unterstützung für die Prüfstandmessung hat die simulationsgestützte Un-
tersuchung den Vorteil der vollständigen Reproduzierbarkeit und kann bei der 
Formulierung von Untersuchungshypothesen, der Versuchsplanung und ggf. 
der Komplettierung der im Umfang begrenzt durchführbaren experimentellen 
Untersuchungen helfen. Für die Entwicklung mechatronischer Systeme stehen 
je nach Anwendungsbereich diverse Softwarewerkzeuge zur Verfügung. Ab-
bildung 3.27 zeigt einen Überblick gängiger Softwarewerkzeuge für die jewei-
ligen Mechatronikdomänen [Geor09]. 
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Abbildung 3.27 Softwarewerkzeuge der Mechatronikdomänen, nach [Geor09] 

Die Untersuchung komplexer technischer Fragestellungen in der Fahrwerkent-
wicklung wird aufgrund von Nichtlinearitäten der Bewegungen und Kräfte von 
Einzelteilen hauptsächlich mit Mehrkörpersimulationsmodellen durchgeführt 
[Geor09]. Die in der Automobilindustrie am häufigsten verwendeten MKS-
Softwarewerkzeuge sind Adams von der Firma MSC.Software und SIMPACK 
von der Firma SIMPACK AG. Bedingt durch die vorhandene Softwareinfra-
struktur des Karlsruher Institutes für Technologie (KIT) kommt in der vorlie-
genden Arbeit das Softwarepaket Adams/Car von MSC.Software zum Einsatz. 
Das Simulationsmodell des gesamten Systems Reifen-Fahrwerk-Prüfstand 
wird als MKS-Modell abgebildet, mit dem die Untersuchung des Schwin-
gungsverhaltens und der Kraftübertragung auf Basis der kinematischen und 
elastokinematischen Grundauslegung des Viertelfahrzeugs durchgeführt wer-
den kann. Mit dieser Vorgehensweise sind realitätsnahe Ergebnisse zu ermit-
teln. 

Die Leistungsfähigkeit des MKS-Simulationsmodells ist stark von den Quali-
täten einzelner Komponenten abhängig [Ammo97]. Zur genauen Modellierung 
der grundlegenden Charakteristiken sowie nichtlinearen Eigenschaften der Be-
standteile werden die Fahrwerkkomponenten (Aufbaufeder, Stoßdämpfer, 



3.4  Simulationsmodelle 

101 

Gummilager), der Reifen und die Fahrbahnoberfläche an spezifischen Prüf-
ständen vermessen, mit Hilfe geeigneter Methoden abgebildet und dann durch 
verschiedene Schnittstellen, die in Adams zur Verfügung stehen, mit den 
MKS-Modellen der Radaufhängung und des Innentrommelprüfstands gekop-
pelt. Abbildung 3.28 stellt das Gesamtkonzept dieses MKS-Simulationsmo-
dells dar. 

 
Abbildung 3.28: Gesamtkonzept des MKS-Simulationsmodells 

Auf die Modellierung der Subsysteme sowie deren Kopplung mit dem Gesamt-
modell wird im Folgenden detailliert eingegangen. 

3.4.1 McPherson-Radaufhängung	und	IPS	

Der Aufbau der McPherson-Radaufhängung erfolgt anhand der Konstruktion 
der real ausgeführten Vorderachse des Porsche 996. Die Koppelelemente zwi-
schen den einzelnen Bauteilen entsprechen ebenfalls der Konstruktion und sind 
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dem entsprechend durch Fixverbindungen, Gelenke oder Elastomerlager rea-
lisiert. Die Parametrierung sämtlicher Massen und Massenträgheiten wird an-
hand der Daten vom Hersteller und der Prüfung im Labor durchgeführt. Die 
Vermessung dieser Radaufhängung wird in [Schm12] und [Tipp12] beschrie-
ben. Des Weiteren wird in [Tipp12] ein CAE-Modell des Radträgers aufge-
baut. Ebenfalls wird der Innentrommelprüfstand (IPS) zusammen mit der 
Adaptervorrichtung für die Radaufhängung anhand der Konstruktion, der Mas-
sen und Massenträgheiten der Bauteile als MKS-Modell abgebildet, wie in Ab-
bildung 3.29 dargestellt. 

 
Abbildung 3.29: MKS-Modelle der a) McPherson-Radaufhängung und b) des Innentrommel-

prüfstandes 

Der Radlastkasten der starren Radführung des Prüfstandes, an den die Adap-
tervorrichtung montiert wird, hat einen Freiheitsgrad in der Vertikalrichtung, 
um den Einfederweg der Radaufhängung in Bezug auf den Top-Mount einzu-
stellen. 

Aufbaufeder 

Die Aufbaufeder wird auf Basis der Vermessung der Federkraftkennlinie ab-
gebildet. Diese gemessene Kennlinie wird dann als eine 𝑛 × 2 Matrix (𝑛 ist die 
Länge der Datenpaare) in einer *.XML-Datei gespeichert und in das MKS-
Modell eingesetzt. Die *.XML-Datei in Adams unterstützt die Abbildung einer 

a) b)
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linearen als auch einer nichtlinearen Kraftcharakteristik und ermöglicht die 
Auswahl zwischen Federkraft-Federweg-Kennlinie und Federkraft-Feder-
länge-Kennlinie. In diesem Simulationsmodell wird die Federkraft-Feder-
länge-Kennlinie eingesetzt. 

Stoßdämpfer 

Ein Ersatzmodell des verwendeten Stoßdämpfers wird in [Trou02] auf Basis 
einer geeigneten Modifikation des Besinger-Dämpfermodells [Besi95] entwi-
ckelt und parametriert. Dieses dynamische Dämpfermodell wird zunächst in 
MATLAB/Simulink mit nichtlinearen Differenzialgleichungen abgebildet und 
danach durch das Adams-Interface „GSE Damper“ (GSE: engl. General State 
Equation) in das MKS-Simulationsmodell eingesetzt. Das Interface „GSE 
Damper“ ermöglicht, die dynamischen Dämpfermodelle, die in MATLAB/Si-
mulink außerhalb Adams abgebildet und mit Hilfe von RealTime Workshop 
(RTW) als eine *.dll-Datei exportiert werden, in Adams zu importieren. 

Gummilager 

In der verwendeten McPherson-Radaufhängung sind insgesamt drei Gummi-
lager angeordnet, die sich an den Anbindungsstellen der Radaufhängung an die 
Karosserie befinden, wie in Abbildung 3.30 dargestellt. 

 
Abbildung 3.30: Gummilager in der McPherson-Radaufhängung 

Strebenlager

Querlenkerlager

Stützlager
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Die drei Gummilager werden in [Trou02] anhand des Berg-Modells [Berg98] 
abgebildet und parametriert. Um eine bessere Einbindung der Gummilagerei-
genschaften in Adams zu schaffen, werden die Gummilager in der vorliegen-
den Arbeit durch das „General Bushing“-Modell, das direkt in Adams/Car 
Ride als Komponente verfügbar ist, modelliert und parametriert. Das „General 
Bushing“-Modell setzt das „Bouc-Wen“-Hysteresemodell [Isma09] zur Be-
schreibung der Amplitudenabhängigkeit und die Adams TFSISO-Elemente 
(engl. Transfer Function, Single-Input, Single-Output) zur Beschreibung der 
Frequenzabhängigkeit der Gummieigenschaften ein. Abbildung 3.31 zeigt ei-
nen schematischen Überblick über dieses Gummilagermodell. 

 
Abbildung 3.31: „General Bushing“-Modell des Gummilagers 

Die Vorbelastung und die Feder mit der Steifigkeit 𝑘 repräsentieren hier je-
weils die Offset-Kraft und die statische Federkraft im Gummilager. Die ge-
samte Kraft des Gummilagers in einer bestimmten Richtung setzt sich daher 
aus den Kräften der drei Komponenten zusammen: die statische Federkraft, 
TFSISO und Bouc-Wen. Alle Parameter dieses Modells können aus den Mess-
daten der Gummilager mit Hilfe von „Isolator Parameter Identification Tool 
(IPIT)“ in Adams/Car Ride identifiziert werden. 
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3.4.2 Reifen	

Für die Gesamtfahrzeugsimulationen in Mehrkörpersimulationsprogrammen 
sind in der Fahrzeugindustrie vielfach die kommerziellen Reifenmodelle FTire 
[Gips06], RMOD-K [Oert99] und SWIFT [Bess04] im Einsatz [Benz08]. 

Da das physikalische Reifenmodell FTire in Adams direkt verfügbar ist, wird 
es im MKS-Gesamtsimulationsmodell zur Abbildung des Reifenverhaltens 
verwendet. Die Entwicklungsgeschichte und die Anwendungen des FTire-Rei-
fenmodells im Zusammenhang mit der Fahrzeugdynamik werden in [Gips07] 
beschrieben. Das FTire-Reifenmodell (Flexible Ring Tire Model) bildet den 
Reifengürtel als einen dehnbaren und flexiblen diskreten Ring ab. Aufgrund 
dieses diskreten Reifengürtels mit einer gewissen Anzahl von Gürtelelementen 
können das Verformungsverhalten und die Dynamik des Reifens bei Überrol-
len von Unebenheiten bis 150 Hz abgebildet werden. Weiterhin ist jedem Gür-
telelement eine bestimmte Menge (5 – 40, je nach Genauigkeitsanforderungen) 
von masselosen Laufstreifen- oder Kontaktelementen zugeordnet, die durch 
nichtlineare Federn und Dämpfer in radialer, tangentialer und lateraler Rich-
tung mit dem Gürtelelement und dessen nächsten Nachbarn gekoppelt sind. 
Mit Hilfe dieser Laufstreifenelemente lässt sich die Dynamik des Reifens im 
Reifen-Fahrbahn-Kontakt abbilden.  

Um das FTire-Reifenmodell zu parametrieren, wird der betreffende Reifen zu-
nächst nach dem standardisierten Messverfahren [cosi1] für FTire-Parametrie-
rung am Prüfstand (wie z. B. IPS) vermessen. Das parametrierte FTire-Modell 
kann dann in einer *.tir-Datei, in der alle wichtige Informationen des Reifens 
für die Simulation erhalten sind, gespeichert werden und anschließend ins 
MKS-Simulationsmodell in Adams eingesetzt werden. Die FTire-Implemen-
tierung in Adams wird durch das Programmpaket Adams/Tire realisiert. 

3.4.3 Fahrbahn	

Als wichtige Grundlage der simulationsgestützten Untersuchung in Abschnitt 
7.5 wird in der vorliegenden Arbeit die Fahrbahn als ein 2D-Modell abgebildet, 
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in dem die longitudinale Unebenheit des Fahrbahnprofils als Abweichung je-
des Punktes entlang der Fahrtrichtung betrachtet wird. Der in [Agos14], [cosi1] 
beschriebene Ansatz zur Abbildung der Oberflächenunebenheiten der Fahr-
bahnprofile nach der Norm ISO 8608 [ISO1] kommt hier zum Einsatz. 

Die Norm ISO 8608 befasst sich mit der Klassifikation der Fahrbahnprofile in 
acht Kategorien, die von A bis H benannt sind. Diese Klassifikation basiert auf 
dem Vergleich der gemessenen einseitigen Leistungsspektraldichten (engl. 
PSD, Power Spectral Density) von Fahrbahnprofilen und definiert die Katego-
rien durch deren PSD-Bereiche. Die Norm ISO 8608 [Dodd73] beschreibt 
ebenfalls eine Methodik zur Erzeugung der Fahrbahnprofile durch die Imple-
mentierung von unterschiedlichen Prozeduren aus den gemessenen Daten der 
Fahrbahnprofile vor Ort. Die häufig verwendete Prozedur gibt eine Beschrei-
bung der Fahrbahnunebenheiten durch die Berechnung von PSD der vertikalen 
Verschiebung des Fahrbahnprofils 𝐺) sowohl als Funktion der Ortsfrequenz 𝑛 
(𝑛 = Ω 2𝜋⁄ 	𝑍𝑦𝑘𝑙𝑒𝑛/𝑚) als auch als Funktion der Winkelfrequenz Ω an. Die 
Fahrbahnklassen werden aufgrund der Berechnung der PSD 𝐺)(𝑛&)  und 
𝐺)(Ω&) von Fahrbahnprofilen mit den Referenzwerten von Ortsfrequenz 𝑛& =
0,1	𝑍𝑦𝑘𝑙𝑒𝑛/𝑚  und Winkelfrequenz Ω& = 1	𝑟𝑎𝑑/𝑚  definiert. Tabelle 3.4 
stellen die in der Norm ISO 8608 angegebenen Fahrbahnklassen dar. 

Tabelle 3.4: Maßstab der Fahrbahnklassen nach ISO 8608 

Fahrbahnklasse 𝐺)(𝑛&) 𝐺)(Ω&) 
Untere 
Grenze 

Obere 
Grenze 

Untere 
Grenze 

Obere 
Grenze 

A - 32 - 2 
B 32 128 2 8 
C 128 512 8 32 
D 512 2048 32 128 
E 2048 8192 128 512 
F 8192 32768 512 2048 
G 32768 131072 2048 8192 
H 131072 - 8192 - 
 𝑛& = 0,1	Z𝑦𝑘𝑙𝑒𝑛/𝑚 Ω& = 1	𝑟𝑎𝑑/𝑚 
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Auf Basis der Werte von 𝐺)(𝑛&) und 𝐺)(Ω&) in Tabelle 3.4 werden die Fahr-
bahnprofile in ISO 8608 durch die folgenden Formeln definiert: 

 𝐺)(𝑛) 	= 𝐺)(𝑛&) ∙ O
𝑛
𝑛&
P
V:

 (3.11) 

 
𝐺)(Ω) 	= 𝐺)(Ω&) ∙ O

Ω
Ω&
P
V:

 
(3.12) 

Wenn die PSD-Funktion der vertikalen Verschiebung des Fahrbahnprofils be-
kannt ist, kann ein künstliches Fahrbahnprofil durch den folgenden Ausdruck 
beschrieben werden [Agos14]:  

 

ℎ(𝑥) =�𝐴H cos(2𝜋 ∙ 𝑛H ∙ 𝑥 + 𝜑H)
I

HW&

=�u2 ∙ ∆𝑛 ∙ 𝐺)(𝑖 ∙ ∆𝑛)
I

HW&
∙ cos(2𝜋 ∙ 𝑛H ∙ 𝑥 + 𝜑H)

=�√2 ∙ ∆𝑛 ∙ 2> ∙ 10VB ∙ T
𝑛&
𝑖 ∙ ∆𝑛U

I

HW&
∙ cos(2𝜋 ∙ 𝑖 ∙ ∆𝑛 ∙ 𝑥 + 𝜑H) 

(3.13) 

wobei: 

𝑥: die Abszissenachse von 0 bis zu der Länge des Fahrbahnprofils 𝐿 
𝐴: die Amplitude 
∆𝑛 = 1 𝑛⁄ : die Frequenzauflösung 
𝐵: das Abtastinterval 
𝑛#$% = 1 𝐵⁄ : die maximale theoretische Abtastortsfrequenz 
𝑁 = 𝑛#$% ∆𝑛⁄ = 𝐿 𝐵⁄ : Anzahl der Proben 
𝑘: eine Konstante zwischen 3 und 9 für die Fahrbahnklassen von A bis H 
𝜑H: ein stochastischer Phasenwinkel nach einer probabilistischen Verteilung 
zwischen 0 und 2𝜋 
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Tabelle 3.5: k-Werte für die ISO-Fahrbahnklassen 

Fahrbahnklasse k 
Untere Grenze Obere Grenze 

A B 3 
B C 4 
C D 5 
D E 6 
E F 7 
F G 8 
G H 9 

 

Die nach Formel (3.13) erzeugten Fahrbahnprofile für die Fahrbahnklassen 
nach ISO 8608 werden in Abbildung 3.32 beispielsweise für eine Abtastfre-
quenz von 1000 Hz, eine Geschwindigkeit von 60 km/h und eine Simulations-
zeit von 2 Sekunden über die Abszissenachse der Fahrbahn dargestellt. 

 
Abbildung 3.32: Erzeugte Fahrbahnprofile für die Fahrbahnklassen nach ISO 8608 bei 60 km/h 

für 2 Sekunde 

FTire unterstützt eine Vielzahl von Fahrbahnmodellen, die in verschieden For-
maten formuliert werden. Die meisten *rdf-Dateien, die in Adams/Tire zur Ab-
bildung von 2D- und 3D-Fahrbahnen verwendet werden, können direkt mit 
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dem FTire-Reifenmodell zusammenarbeiten. Für die Simulationen mit Schlag-
leisten beliebiger Querschnitte auf der Innentrommel und mit Fahr-
bahnunebenheiten beliebiger Fahrbahnklassen nach ISO 8608 können die 2D-
Fahrbahnmodelle der Typen „DRUM“ und „STOCHASTIC_UNEVEN“ di-
rekt zum Einsatz kommen. 

3.4.4 Regelsystem	

Wie in Abbildung 3.27 gezeigt, hat sich MATLAB/Simulink für den Reg-
lerentwurf in der Steuerungs- und Regelungstechnik über die Automobilin-
dustrie hinaus als Standard etabliert [Geor09]. Aus diesem Grund werden die 
Regelsysteme in der vorliegenden Arbeit immer in MATLAB/Simulink aufge-
baut. Zur Simulation der geregelten ABS-Bremsung mit dem MKS-Simulati-
onsmodell ist deshalb eine Co-Simulation zwischen Adams/Car und MAT-
LAB/Simulink erforderlich. Diese Co-Simulation kann in Adams/Car durch 
die zwei Plug-Ins, d. h. Adams/Control und Adams/Mechatronincs, implemen-
tiert werden. Adams/Control ermöglicht die Verknüpfung der MKS-Modelle 
in Adams mit den Blockdiagrammen, die in den Softwarewerkzeugen für Steu-
erungs- und Regelungsapplikationen wie z. B. EASY5®, MATLAB® oder 
MATRIXX® entwickelt werden. Die Verknüpfungskonzepte zwischen einem 
MKS-Fahrzeugmodell und einem PSM-Regelsystem (PSM: Porsche Stability 
Management) durch Adams/Control werden in [Geor09] ausführlich unter-
sucht. Auf Basis der Funktionalitäten von Adams/Control hat die Firma 
MSC.Software das Plug-In Adams/Mechatronics entwickelt, das die Integra-
tion der Regelsysteme in die mechanischen Modelle weiter erleichtert. Um die 
Verknüpfung mit Hilfe von Adams/Control oder Adams/Mechatronics durch-
zuführen, kann man entweder 1) das MKS-Simulationsmodell als Adams-
Plant exportieren und dann in der Simulationsumgebung von MATLAB/Simu-
link zusammen mit dem Regelsystem den Regelkreis aufbauen und simulieren 
oder 2) das Regelsystem in MATLAB/Simulink durch MathWorks® Real-
Time Workshop als *.dll-Datei exportieren und dann in die Simulationsumge-
bung von Adams/Car einbinden. 
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In der vorliegenden Arbeit wird die Co-Simulation durch das in Adams/Car 
verfügbare Plug-In Adams/Mechatronics nach der ersten Methode implemen-
tiert. Abbildung 3.33 zeigt schematisch die Implementierung der Co-Simula-
tion zwischen dem MKS-Simulationsmodell des Systems Reifen-Fahrwerk-
Prüfstand und dem Regelsystem. 

 
Abbildung 3.33: Co-Simulation zwischen MKS-Simulationsmodell und Regelsystemmodell 

In Adams/Mechatronics können die benötigten Sensor- und Ansteuersignale 
im MKS-Simulationsmodell und Regelsystem definiert werden. Das graphi-
sche Interface „Signal Manager“ in Adams/Mechatronics, wo das mechanische 
System mit dem Regelsystem verknüpft wird, schließt die Sensorsignale im 
MKS-Modell an die Eingänge des Regelsystems und ebenfalls die Ausgänge 
des Regelsystems an die Ansteuersignaleingänge im MKS-Modell an. Der 
ABS-Regler in Abbildung 3.33 soll die für die experimentelle Untersuchung 
verwendeten ABS-Regelalgorithmen (vgl. Kapitel 7) wiedergeben. Das 
Bremssystem entspricht dem in Abschnitt 3.3.5 aufgebauten Hydraulikmodell 
der modifizierten hydraulischen ABS-Bremsanlage am Prüfstand. 

Regelsystem in MATLAB/Simulink

BremssystemABS-Regler

Adams-Plant

Sensorsignale Ansteuersignale

Co-Simulation mit Adams/Mechatronics
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4 Reifenvermessung	

Als einzige Komponente des Fahrzeugs, die in Kontakt mit der Fahrbahn 
kommt, überträgt der Reifen die Fahrbahnanregungen und Reifen-Fahrbahn-
Interaktionen ins Gesamtfahrzeugsystem, indem er sie in Kräfte und Momente 
an der Radnabe transformiert. Um die Einflüsse des Reifens auf das dynami-
sche Verhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems experimentell ermitteln zu kön-
nen, soll das Reifen-Fahrwerk-System, bestehend aus der McPherson-Radauf-
hängung und dem Rad, mit verschiedenen Reifenvarianten unterschiedlicher 
Bauart bereift und unter gleichen Betriebsbedingungen am Innentrommelprüf-
stand untersucht werden. Voraussetzung dafür ist, dass alle Reifenvarianten 
unbeeinflusst von der Radaufhängung am Prüfstand vermessen werden und 
dadurch deren wichtigen Eigenschaften bzw. Charakteristiken vor der Unter-
suchung des Reifen-Fahrwerk-Systems ermittelt werden können. In diesem 
Kapitel werden die Reifenmessungen vorgestellt, die zur Darstellung einiger 
grundlegenden Unterschiede zwischen verschiedenen Reifenvarianten geeig-
net sind. Als Einflussfaktoren sind neben der Reifenbauart auch noch der Füll-
druck, die Radlast und die Geschwindigkeit zu nennen. In Abschnitt 4.1 wer-
den die grundlegenden Charakteristiken aller Reifenvarianten, die in der 
experimentellen Untersuchung verwendet werden, angegeben. Abschnitt 4.2 
beschreibt die Umfangskraft-Schlupf-Messung des Reifens, aus der die 𝜇 -
Schlupf-Kurven jedes Reifens unter verschiedenen Betriebsbedingungen er-
mittelt werden. In Abschnitt 4.3 werden die Messung der statischen Reifenstei-
figkeiten und ihre Fülldruckabhängigkeiten dargestellt. 
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4.1 Grundlegende	Charakteristiken	

4.1.1 Grundlage	des	Reifenaufbaus	

Pkw-Reifen sind komplexe Verbundkörper aus Materialien mit unterschiedli-
chen physikalischen Eigenschaften. Sie werden heutzutage nahezu ausschließ-
lich in Radialbauweise produziert und bestehen, wie in Abbildung 4.1 darge-
stellt, aus den folgenden Bauteilen und Zonen: 

 
Abbildung 4.1: Reifenaufbau eines PKW-Reifens, nach [Cont05] 

Der Laufstreifen (1) bildet den Kontakt zur Fahrbahn und überträgt die dabei 
entstehenden Kräfte. Die Profilgestaltung in der Lauffläche entscheidet über 
eine Vielzahl von Reifeneigenschaften wie beispielsweise Kraftschlussverhal-
ten, Abriebverhalten oder Rollwiderstand. Der Stahlgürtel (3) ist ein Verbund 
aus mehreren Lagen gummierter hochfester Stahldrähte, der im Laufflächen-
bereich über der Karkasse liegt. Er verleiht der Aufstandsfläche ihre Steifigkeit 
und steigert die Form- und Fahrstabilität des Reifens. Bei High-Performance-
Reifen wird der Gürtel mit einer Endlosbandage aus Nyloncord, die Gürtelab-
deckung oder Spulbandagen (2) genannt werden, abgedeckt, damit die Lauf-
fläche zusätzlich verstärkt wird. Dies fördert die Hochgeschwindigkeitsfestig-
keit des Reifens und optimiert dadurch Handling und Abriebverhalten. Die 
Textilkordeinlage (4), die auch Karkasse genannt wird, besteht in der Regel 
aus gummierten Textilcorden und ist das Gerüst des Reifens. Sie fesselt den 
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Innendruck, hält den Reifen in Form und verbindet Wulst und Gürtel. Die In-
nenschicht (5) ist eine Gummischicht im Inneren des Reifens. Sie ersetzt den 
Reifenschlauch und dient zur Abdichtung des mit Luft gefüllten Innenraums. 
Der Seitenstreifen (6) besteht aus einer flexiblen Gummischicht und schützt 
die Karkasse vor Verletzungen. Durch Änderung des Dämpfungsverhaltens 
kann er den Fahrkomfort beeinflussen. Der Wulst des Reifens, bestehend aus 
dem Kernprofil (7), dem Stahlkern (8) und dem Wulstverstärker (9), hat die 
wichtige Aufgabe, den Reifen fest und sicher auf der Felge zu halten [Cont05]. 

In der vorliegenden Arbeit werden mit Berücksichtigung von Aufwand und 
Realisierbarkeit nicht alle Variationen der oben genannten Bestandteile eines 
Reifens untersucht. Anstatt dessen wird die Struktur des Reifens, die die Bau-
teile von 2 bis 9 einschließt, als eine Einheit angenommen. Das heißt, der Rei-
fen wird als bestehend aus der Architektur (Struktur) und dem Laufstreifen 
betrachtet. Die Struktur- und Laufstreifenvariationen werden in der experimen-
tellen Untersuchung durchgeführt. 

4.1.2 Reifenvarianten	

Insgesamt werden sieben Reifenvarianten unterschiedlicher Hersteller, Di-
mension und Bauart in der experimentellen sowie simulationsgestützten Un-
tersuchung verwendet. Ihre Laufstreifenmuster werden in Abbildung 4.2 ge-
zeigt. 

 
Abbildung 4.2: Reifenvarianten 

Einige grundlegende charakteristische Daten aller Reifenvarianten werden in 
Tabelle 4.1 angegeben. 



4  Reifenvermessung 

114 

Tabelle 4.1: Grundlegende Charakteristiken aller Reifenvarianten 

Gruppe 
Nr. 

Reifen ID Hersteller Beschreibung & Dimen-
sion 

1 BEH Goodyear Sommerreifen Runflat 
205/50 R17 89W 

BVW Sommerreifen 
205/50 R17 89W 

2 ZP Michelin Sommerreifen 
Runflat 

205/50 R17 89V 
HP Sommerreifen 

205/50 R17 93V 
3 PSP3 Sommerreifen 

205/50 R17 89W 
A4 Winterreifen 

205/50 R17 93V 
4 S9C Sportreifen 

222/39 R17 
 

Die Messreifen können weiter je nach Bauartvariation und Hersteller in vier 
Gruppen eingeteilt werden, wie in Tabelle 4.1 gezeigt. 

Gruppe 1: Die Reifen BEH und BVW von Goodyear sind beide Sommerreifen 
und verfügen über die gleiche Laufstreifenmischung aber unterschiedliche Sei-
tenwandsteifigkeit. BEH ist ein Runflat-Reifen mit verstärkter Seitenwand und 
BVW ist ein Standard-Reifen. Mit den beiden Reifen können die Effekte der 
Seitenwandsteifigkeit analysiert werden. 

Gruppe 2: Die Reifen ZP und HP von Michelin sind beide Sommerreifen und 
verfügen ebenfalls über eine gleiche Laufstreifenmischung, aber unterschied-
liche Seitenwandsteifigkeit. ZP ist ein Runflat-Reifen mit verstärkter Seiten-
wand und HP ist ein Standard-Reifen. Mit den beiden Reifen können die Ef-
fekte der Seitenwandsteifigkeit analysiert und mit denen aus der ersten Gruppe 
verglichen werden. 
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Gruppe 3: Die Reifen PSP3 und A4 von Michelin verfügen über die gleiche 
Architektur, aber unterschiedliche Laufstreifenmischungen. PSP3 ist ein Som-
merreifen, aber A4 ist ein Winterreifen. Mit den beiden Reifen können die Ef-
fekte der Laufstreifenmischung analysiert werden. 

Gruppe 4: Der einzige Sportreifen S9C weist eine andere Dimension als die 
anderen Messreifen auf. Wegen seiner besonderen Struktur und seines glatten 
Laufstreifens ohne Profil dient dieser Reifen in der experimentellen Untersu-
chung als Ergänzungsvariante und kann bei der Analyse und Interpretation der 
Messergebnisse helfen. 

Die sieben Reifenvarianten in Tabelle 4.1 werden nach gleichem Messpro-
gramm bzw. -verfahren am Innentrommelprüfstand vermessen. Alle Messrei-
fen sind gezielt ausgewählt, um die Einflüsse der Reifenbauart, hier den Ein-
fluss der Struktur und den Einfluss des Laufstreifens, auf das dynamische 
Verhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems ermitteln zu können. Der Messreifen 
BEH wurde in einem vorangegangenen Projekt im FAST nach vollständigem 
FTire-Standardprogramm vermessen und parametriert [FTir1]. Das daraus ab-
geleitete FTire-Reifenmodell ZF wird als Simulationsreifen im MKS-Simula-
tionsmodell verwendet. 

4.2 Umfangskraft-Schlupf-Messung	

Die 𝜇 -Schlupf-Kurve liefert wesentliche Kenntnisse über den Kraftaufbau 
zwischen Reifen und Fahrbahn und wird für die Parametrierung der meisten 
Reifenmodelle benötigt. Die Ermittlung der quasi-stationären Bremsschlupf-
kurve wird für alle Messreifen am Innentrommelprüfstand unter bestimmten 
Betriebsbedingungen (Fahrbahn, Fülldruck, Radlast, Geschwindigkeit) durch 
kontinuierliche Verstellung des Schlupfes vorgenommen. Zur Änderung der 
Fahrbahnbedingungen wird die Innentrommel mit unterschiedlichen Oberflä-
chen, die unterschiedliche Reibbeiwerte aufweisen, beklebt. Alternativ können 
auch verschiedene Fahrbahnkassetten mit unterschiedlichen Asphalt- oder Be-
tonoberflächen eingebaut werden. Während der Messung wird der Reifen an 
die Messnabe montiert und durch einen Hydraulikmotor bis zu ±40% Schlupf 
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betrieben. Die Umfangskraft, die Radlast und der longitudinale Schlupfwert 
werden aufgezeichnet. Vor Beginn der jeweiligen Messung erfolgt ein Warm-
fahren mit einer Geschwindigkeit von 50 km/h, einem Fülldruck von 2,5 bar, 
einer Radlast von 3188 N, einem Schlupfwert von 0% und einem Schräglauf-
winkel von ±2° über einen Zeitraum von 15 Minuten, damit ein konstanter 
Ausgangszustand für jeden Reifen erreicht wird. Die untersuchten Betriebsbe-
dingungen werden in Tabelle 4.2 angegeben. 

Tabelle 4.2: Messung der μ-Schlupf-Kurven für alle Messreifen 

Fahrbahn Fülldruck Radlast Geschwindigkeit 
Safety-Walk 2,0 bar 2845 N 30 km/h 

Beton 2,5 bar 3188 N 60 km/h 
 3,0 bar 4143 N 90 km/h 
  5142 N 120 km/h 

 

Der Kraftschlussbeiwert 𝜇 ist von vielen Parametern abhängig, jedoch haben 
alle Kurven charakteristische Verläufe, die untereinander ähnlich aussehen. 
Die 𝜇-Schlupf-Kurve geht vom Ursprung aus, steigt steil bis zum Maximum 
bei 8 bis 30% Bremsschlupf an und nimmt mehr oder weniger bei noch größe-
ren Schlupfwerten ab. Nach dem vereinfachten Modell des Reifenschlupfes 
von [Kumm67] dominiert der Deformationsschlupfanteil für kleine Schlupf-
werte, der ab einem bestimmten Wert, der maximal möglichen Deformation 
im Laufstreifen, nicht mehr ansteigt. Dementsprechend sinkt mit weiter zuneh-
mendem Gesamtschlupf der Anteil des Deformationsschlupfs, bis bei einem 
Wert von 100% für den Gesamtschlupf, gleichbedeutend mit einem blockier-
ten Rad, der Deformationsanteil Null wird und reines Gleiten vorliegt. Dieser 
Zusammenhang führt zu einer quantitativen Darstellung der 𝜇-Schlupf-Kurve. 
Der steile Anfangsgradient, bei dem überwiegend Deformationsschlupf vor-
liegt, wird in vielen Literaturstellen [Zege98], [Dopo03], [Iser06] auch 
Schlupfsteifigkeit genannt. Neben der Anfangssteigung sind die Höhe des 
Reibwertmaximums und dessen Lage wichtige Charakteristika der 𝜇-Schlupf-
Kurve, wie in Abbildung 4.3 dargestellt. Auf Basis der Kenngrößen lassen sich 
unterschiedliche 𝜇-Schlupf-Kurven miteinander verglichen. 
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Abbildung 4.3: Kenngrößen der µ-Schlupf-Kurve, ähnlich [Fach00] 

4.2.1 Einfluss	der	Reifenbauart	

In Abbildung 4.4 werden die 𝜇-Schlupf-Kurven der Goodyear-Reifen und Mi-
chelin-Reifen jeweils unter gleicher Betriebsbedingung dargestellt. 

 
Abbildung 4.4: µ-Schlupf-Kurven unterschiedlicher Reifenbaurart 
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Einige Beobachtungen können aus den beiden Diagrammen gemacht werden. 
Bei den Michelin-Reifen hat der Rennsportreifen den höchsten maximalen 
Kraftschlussbeiwert 𝜇;$% , da sein Laufstreifen eine kraftschlussoptimierte 
Gummimischung und außerdem kein Profil aufweist, so dass die Kontaktflä-
che im Reifenlatsch zwischen Reifen und Fahrbahn besonders groß ist. Im Ge-
gensatz dazu hat der Winterreifen das niedrigste Maximum, da zum einen sein 
Laufstreifen aus einer weichen Gummimischung gefertigt wird, die für hohen 
Kraftschluss bei tiefen Temperaturen ausgelegt ist, zum anderen die lamellier-
ten Profilelemente zu einer geringeren Kontaktfläche mit der Fahrbahn führen.  

Es ist noch zu beachten, dass beide Runflatreifen signifikant höhere maximale 
Kraftschlussbeiwerte als die Standardreifen zeigen, obwohl die jeweiligen 
Runflatreifen genau die gleiche Gummimischung wie die entsprechenden 
Standardreifen haben. Da der einzige Unterschied zwischen den jeweiligen 
Runflat- und Standardreifen bei der Seitenwandstruktur liegt, könnte es trotz 
der gleichen Laufstreifenmischung und des gleichen Fülldrucks sein, dass der 
Kontaktzustand zwischen Reifen und Fahrbahn bezüglich der Bodendruckver-
teilung unterschiedlich ist. So wäre es möglich, dass der Runflatreifen auf-
grund seiner verstärkten Seitenwand, die in Verbindung mit der Reifenschulter 
ist, eine gleichmäßigere Flächenpressung in der Kontaktfläche als der Stan-
dardreifen hat, was günstig für einen hohen Kraftschlussbeiwert ist. 

Mit der gleichen Laufstreifenmischung zeigen die Reifen ZP und HP sehr ähn-
liche Anfangsgradiente, während sich PSP3 und A4 wegen der unterschiedli-
chen Laufstreifenmischung und des unterschiedlichen Profils signifikant von-
einander unterscheiden. Der Anfangsgradient der 𝜇 -Schlupf-Kurve ist 
hauptsächlich von der Deformation der Gummiprofilelemente im Laufstreifen 
bzw. von der Steifigkeit und Dämpfung der Gummiprofilelemente abhängig. 

4.2.2 Einfluss	der	Geschwindigkeit	

Die Änderungen der 𝜇-Schlupf-Kurven bei einer Geschwindigkeitsvariation 
unter sonst gleichen Betriebsbedingungen (Safety-Walk, 2,5 bar, 4143 N) sind 
in Abbildung 4.5 für die Michelin-Reifen dargestellt. 
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Abbildung 4.5: µ-Schlupf-Kurven bei verschiedenen Geschwindigkeiten  

Es kann in Abbildung 4.5 a) und b) beobachtet werden, dass die Änderung der 
𝜇-Schlupf-Kurven in Bezug auf die drei Kenngrößen 𝜇;$% , 𝜆<23  und 𝐶E  bei 
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den beiden Reifen ZP und HP sehr ähnlich aussehen. Eine ausführliche Erklä-
rung für die beobachteten Effekte der drei Kenngrößen bei diesen beiden Rei-
fen ist in der Literatur [Gnad95] zu finden. Im Folgenden sind einige Kern-
punkte zusammengefasst. Im stabilen Bereich der Kurven liegt im 
Wesentlichen die Deformationsschlupf vor und dafür ist die Laufstreifenelas-
tizität in der Längsrichtung der entscheidende Faktor. Aus diesem Grund sind 
die Anfangssteigungen der Kurven verschiedener Geschwindigkeitsvarianten 
sehr ähnlich. Im Bereich des maximalen Kraftschlussbeiwertes, wo sich der 
Deformationsschlupf und der Gleitschlupf einander überlagern, ist zum einen 
eine Abnahme des Maximalwertes und zum anderen eine Verschiebung des 
Maximums in Richtung kleines Schlupfwertes mit zunehmender Geschwin-
digkeit zu beobachten. Diese Effekte sind darauf zurückzuführen, dass die op-
timale Gleitgeschwindigkeit von ca. 0,2 km/h, bei der die maximale Umfangs-
kräfte übertragen werden können, bei höhereren Fahrgeschwindigkeiten 
‚früher‘ bzw. bei niedrigeren Schupfwerten erreicht wird. Bei höherer Abroll-
geschwindigkeit haben die Gummiprofilelemente in der Kontaktfläche weni-
ger Zeit in direkten Kontakt mit der Fahrbahnoberfläche zu kommen, sodass 
vor allem die Adhäsion und damit die übertragbaren Kräfte bzw. der maximale 
Kraftschlussbeiwert bei höherer Geschwindigkeit sink. Nachdem ihr Maxi-
mum erreicht wird, fällt die Umfangskraft kontinuierlich ab und es dominiert 
der Gleitschlupf in der Kontaktfläche. Bei gleicher Schlupfgeschwindigkeit 
ergibt sich aufgrund der Definition des Schlupfes ein geringerer Schlupfwert 
bei höheren Geschwindigkeiten. Daraus folgt ein schnellerer Abfall der Kur-
ven nach dem Maximum. 

Es kann aber in Abbildung 4.5 c) und d) beobachtet werden, dass der Einfluss 
der Geschwindigkeit auf das Verhalten der Reifen PSP3 und A4 im Vergleich 
zu den Reifen ZP und HP relativ gering ist. Dies gilt insbesondere für den 
Winterreifen A4. Der Kraftschluss des Winterreifens fällt auch mit zunehmen-
der Temperatur, aber nicht stark. Der Grund hierfür ist, dass bereits bei 30 km/h 
die Temperatur für den Winterreifen zu hoch ist. Eine weitere Steigerung der 
Temperatur macht dann nicht mehr viel aus, da sich der Reifen bereits auf ei-
nem niedrigen Kraftschlussniveau befindet. 
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Bei dem Sportreifen S9C sind genau umgekehrte Effekte im Vergleich zu den 
Reifen ZP und HP zu beobachten. Da der Sportreifen bei höheren Geschwin-
digkeiten bzw. Temperaturen bessere Leistungsfähigkeiten haben muss, wurde 
hier offenbar eine Gummimischung gewählt, die seinen maximalen Kraft-
schlussbeiwert mit zunehmender Geschwindigkeit bzw. Temperatur erhöht, 
wobei sich die Position des Kraftschlussmaximums bezüglich der 
Schlupfachse zu größeren Werten hin verschiebt. 

4.2.3 Einfluss	der	Radlast	

Die Änderungen der 𝜇-Schlupf-Kurven mit Radlastvariation unter sonst glei-
chen Betriebsbedingungen (Safety-Walk, 2,5 bar, 60 km/h) werden in Abbil-
dung 4.6 für die Michelin-Reifen dargestellt. 

Es kann in Abbildung 4.6 a) und b) beobachtet werden, dass die Änderungen 
der 𝜇-Schlupf-Kurven bei den beiden Reifen ZP und HP sehr ähnlich aussehen. 
Als größter Effekt ist zu beobachten, dass der maximale Kraftschlussbeiwert 
mit erhöhter Radlast abnimmt. Da sich die Reifenaufstandsfläche unterpropo-
tional mit zunehmender Radlast vergrößert, steigt die Flächenpressung im Rei-
fenlatsch und verringert somit der maximal erreichbare Reibwert bei erhöhter 
Radlast. Eine Absenkung des maximalen Kraftschlussbeiwertes mit zuneh-
mender Radlast ist ebenfalls bei dem Sportreifen S9C in Abbildung 4.6 e) zu 
finden. 

In Abbildung 4.6 c) und d) ist aber zu beobachten, dass der Einfluss der Radlast 
auf das Verhalten dieser beiden Reifen PSP3 und A4 ist im Vergleich zu den 
anderen Reifen sehr gering ist. Eine Absenkung des maximalen Kraftschluss-
beiwertes mit zunehmender Radlast ist bei den beiden Reifen nicht zu sehen. 
Da die beiden Reifen die gleiche Seitenwandstruktur, aber unterschiedliche 
Laufsteifenmischung haben, lässt es sich vermuten, dass bei den beiden Reifen 
bei hohen Radlasten trotz Profildeformation ein besserer Kontakt zur Fahrbahn 
vorliegt. 
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Abbildung 4.6: µ-Schlupf-Kurven der Michelin-Reifen bei drei Radlasten 
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4.2.4 Einfluss	des	Fülldrucks	

Die Änderungen der 𝜇 -Schlupf-Kurven mit einer Fülldruckvariation unter 
sonst gleichen Betriebsbedingungen (Safety-Walk, 3188 N, 60 km/h) werden 
in Abbildung 4.7 für die Michelin-Reifen ZP und S9C dargestellt. 

 
Abbildung 4.7: µ-Schlupf-Kurven der Michelinreifen a) ZP und b) S9C bei drei Reifenfülldrü-

cken 

Die beim Reifen ZP in Bezug auf die drei Kenngrößen beobachteten Effekte 
werden in der Literatur [Gnad95] erklärt. Da sich die Reifenaufstandsfläche 
mit zunehmendem Fülldruck bei gleicher Radlast verkleinert, steigt die Flä-
chenpressung im Reifenlatsch. Infolgedessen senkt der maximal erreichbare 
Reibwert zwischen Reifen und Fahrbahn ab. Aufgrund des verkleinerten Rei-
fenlatsches und somit weniger deformierenden Profilelemente wird eine klei-
nere Umfangskraft beim gleichen Deformationsschlupf aufgebaut, was die Ur-
sache der Abnahme der Anfangssteigung der Kurve mit zunehmendem 
Fülldruck ist. 

Beim Sportreifen S9C sind die Effekte beim optimalen Schlupfwert 𝜆<23 und 
beim Anfangsgradienten 𝐶E  ebenfalls zu finden. Aber der maximale Kraft-
schlussbeiwert 𝜇#$% nimmt mit zunehmendem Fülldruck zu. Mit zunehmen-
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dem Luftdruck sinkt normalerweise die Reifentemperatur, da der Rollwider-
stand sinkt. Eine schlüssige Erklärung für den Anstieg des maximalen Kraft-
schlussbeiwertes gibt es nicht, da der Sportreifen bei höheren Temperaturen 
bessere Leistungsfähigkeiten haben sollte. Es lässt sich nur vermuten, dass die 
Flächenpressungsverteilung beim niedrigen Luftdruck zu ungleichmäßig und 
damit zu ungünstig ist. Bei höheren Fülldrüken verbessert sich die Flächen-
pressungsverteilung und damit erhöht sich der maximale Kraftschlussbeiwert. 

4.3 Steifigkeiten	

4.3.1 Längssteifigkeit	

Das Messverfahren der Längssteifigkeit wird in A.3 in veranschaulicht. Dabei 
werden jeweils bei blockiertem Rad die Kennlinien der Umfangskraft über den 
Innentrommelverdrehweg bzw. über die Verschiebung der Fahrbahn in Längs-
richtung bei einer bestimmten Radlast für die Messreifen ermittelt. Die mit 
diesem Messverfahren ermittelte Längssteifigkeit des Reifens kann als Indika-
tor der Torsionsfedersteifigkeit um die Raddrehachse angesehen werden. Diese 
Längssteifigkeit enthält auch Anteile der Translationsfeder der Kopplung zwi-
schen Felge und Gürtel. Zusätzlich beinhaltet der Wert die Reifenprofilsteifig-
keit in der Längsrichtung. Diese ist jedoch bei modernen Sommerreifen durch 
ausgeprägte Längsprofilrillen sehr hoch. 

In Abbildung 4.8 werden die Umfangskräfte über den Innentrommelverdreh-
weg dargestellt. Da die Messung mit Erkennen eines deutlichen Rutschvorgan-
ges abgebrochen wird, ist die Kurve des Sportreifens bereits bei einem Weg 
von weniger als 30 mm zu Ende. 
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Abbildung 4.8: Umfangskraft über Innentrommelverdrehweg 

Den Einfluss der verstärkten Seitenwände des Runflatreifens auf die Längs-
steifigkeit zeigt Abbildung 4.8 a) und b) sowohl bei den Goodyear- (BEH) als 
auch bei den Michelin-Reifen (ZP). Die höhere Längssteifigkeit des 
Runflatreifens gegenüber dem Standardreifen ist deutlich zu erkennen. Des 
Weiteren ist die gesamt übertragbare Umfangskraft des Runflatreifens unter 
gleichen Bedingungen größer. Damit kann ein Runflatreifen unter sonst glei-
chen äußeren Bedingungen großere Brems- und Antriebskräfte als ein Stan-
dardreifen übertragen. Dies stimmt mit den Ergebnissen aus der Umfangskraft-
Schlupf-Messung in Abschnitt 4.2.1 überein. Wie aus Abbildung 4.8 b) her-
vorgeht, zeigt der Sportreifen S9C wegen seiner besonders steifen Seitenwand 
und des kompakten Laufstreifens ohne Profil eine deutliche höhere gesamte 
Längssteifigkeit als die anderen Reifen. Wegen der gleichen Struktur aber der 
weicheren Laufstreifenmischung hat der Winterreifen eine deutlich niedrigere 
gesamte Längssteifigkeit als der Sommerreifen PSP3. 

In Abbildung 4.9 werden die mittleren Längssteifigkeiten, die sich aus dem 
quasi-linearen Bereich der jeweiligen Umfangskraft-Längsverschiebungs-
Kurven ergeben, für die Michelin-Reifen unter gleicher Betriebsbedingung 
(Safety-Walk, 3188 N) mit variierendem Fülldruck dargestellt.  
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Abbildung 4.9: Längssteifigkeiten der Michelin-Reifen bei drei Fülldrücken 

Bemerkenswert ist, dass sich bei den Sommerreifen und dem Sportreifen die 
Längssteifigkeit mit steigendem Fülldruck verkleinert, während die Längsstei-
figkeit des Winterreifens mit Erhöhung des Fülldrucks leicht zunimmt. Die 
Ursache dafür liegt in der Verringerung der wirksamen Aufständsfläche wegen 
der Versteifung des Reifens mit höherem Luftdruck, aber unter der gleichen 
Radlast. Die verkleinerte Aufstandsfläche führt dazu, dass bei der gleichen 
Verschiebung bzw. Deformation weniger Gummielemente die Umfangskraft 
übertragen können und sich damit eine niedrige Längssteifigkeit ergibt. Dieser 
Effekt ist demnach bei dem Sportreifen mit der größten Kontaktfläche am deut-
lichsten zu erkennen. Desweiteren wird der Winterreifen sogar mit zunehmen-
dem Fülldruck steifer. Dies könnte durch das Zusammenwirken zweier Effekte 
erklärt werden. Zum einen nimmt die Längssteifigkeit des Gummiprofils mit 
zunehmendem Luftdruck ab und zum anderen nimmt die Struktursteifigkeit in 
der Längsrichtung mit zunehmendem Luftdruck zu. Offenbar nimmt die Struk-
tursteifigkeit beim Winterreifen mit zunehmendem Luftdruck stärker zu, als 
die Längssteifigkeit des Gummiprofils abnimmt. Aus dem Ausgleich beider 
Effekte erfolgt die leichte Erhöung der Längssteifigkeit beim Winterreifen. 
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4.3.2 Vertikalsteifigkeit	

Das Messverfahren der Vertikalsteifigkeit wird in A.3 in veranschaulicht. Da-
bei werden jeweils im Stillstand die Kennlinien der Radlast über Reifeneinfe-
derung für die Messreifen ermittelt. Die Vergleiche der Vertikalsteifigkeiten 
auf der Safety-Walk-Fahrbahn bei einem Normfülldruck von 2,5 bar werden 
in Abbildung 4.10 dargestellt. 

 
Abbildung 4.10: Radlast über Reifeneinfederung 

Wie aus Abbildung 4.10 b) hervorgeht, zeigt der Sportreifen S9C wegen seiner 
besonders steifen Seitenwand eine deutlich höhere Vertikalsteifigkeit als die 
anderen Reifen. Wegen der verstärkten Seitenwand hat der Runflatreifen ZP 
eine höhere Vertikalsteifigkeit als der Standardreifen HP. Dieser Effekt kann 
auch bei den Goodyear-Reifen BEH und BVW, die ebenfalls jeweils ein 
Runflatreifen und ein Standardreifen sind, in Abbildung 4.10 a) beobachtet 
werden. Die Vertikalsteifigkeiten des Sommerreifens PSP3 und des Winterrei-
fens A4 haben wegen der gleichen Seitenwandstruktur sehr ähnliche Radlast-
Einfederung-Verläufe. Das bedeutet, dass die Steifigkeit des Laufstreifens 
kaum einen Einfluss auf die gesamte Steifigkeit in der Vertikalrichtung hat. 
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In Abbildung 4.11 werden die Vertikalsteifigkeiten der Michelin-Reifen für 
drei Fülldrücke gezeigt. Die dargestellten Vertikalsteifigkeiten ergeben sich 
jeweils aus der Mittelung der Vertikalsteifigkeiten im Einfederungsbereich 
von 0 bis 23 mm der Radlast-Einfederungs-Kurven. 

 
Abbildung 4.11: Vertikalsteifigkeiten der Michelin-Reifen bei drei Fülldrücken 

Der Fülldruck ist ein wesentlicher Einflussparameter auf die Reifenvertikal-
steifigkeit, da diese hauptsächlich auf der Tragkraft der Pressluft beruht 
[Wall05]. Es kann in Abbildung 4.11 beobachtet werden, dass eine Fülldruck-
erhöhung um beispielsweise 0,5 bar eine rund 10 - 15% höhere Steifigkeit be-
wirkt. Die Zunahme der Radialsteifigkeit resultiert aus dem über den gesamten 
Umfang erhöhten Flächendruck am Reifenmantel. Dieser wirkt in der Kontakt-
zone der Einfederkraft entgegen und führt bei gleicher Kraft zu geringeren Ein-
federwegen [Ple97]. Wie aus Abbildung 4.11 hervorgeht, steigt die Vertikal-
steifigkeit nahezu linear über dem Fülldruck an. 
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5 Übertragungsverhalten	des	
Reifen-Fahrwerk-Systems	bei	
Überfahrt	von	
Einzelhindernissen	

Dieses Kapitel behandelt einen Teil der Bearbeitung der ersten Forschungs-
frage (vgl. Abschnitt 1.3). Die experimentelle Untersuchung des Schwin-
gungsverhaltens innerhalb des Reifen-Fahrwerk-Systems bei Überfahrt von 
verschiedenen Einzelhindernissen wird in diesem Kapitel vorgestellt. Die Aus-
wertung und Interpretation der Versuchsergebnisse wird bezüglich der in Ab-
schnitt 2.2.3 analysierten Eigenschwingungsmoden des Reifen-Fahrwerk-Sys-
tems bis zu 150 Hz und der Wirkungen verschiedener Einflussfaktoren auf 
diese durchgeführt. In Abschnitt 5.1 werden der Versuchsaufbau, die Ver-
suchsdurchführung und die Datenverarbeitungsschritte beschrieben. Abschnitt 
5.2 stellt auf Basis der verarbeiteten Sensorsignale das Amplitudenspektrum 
und die Kennwertbildung dar, die zur Charakterisierung der Schwingungen 
und Kraftschwankungen sowohl im Zeit- als auch im Frequenzbereich im Hin-
blick auf die Bewertung des Fahrkomforts und der Fahrwerkbelastung dienen 
sollen. Mit Hilfe der Amplitudenspektren und Kenngrößen wird in Abschnitt 
5.3 die Schwingungs- und Kraftübertragung innerhalb des Reifen-Fahrwerk-
Systems diskutiert. Die Einflüsse der Reifenbauart, der Schlagleistengeomet-
rie, des Reifenfülldrucks, der Radlast und der Geschwindigkeit auf das 
Schwingungsverhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems werden in Abschnitt 5.4 
dargestellt. 

5.1 Schlagleistenüberfahrt	am	Prüfstand	

Die Feder, der Dämpfer und die elastokinematische Achsbauteile in der Rad-
aufhängung, die Flexibilität des Reifens und die Interaktion zwischen dem Rad 
und der Radaufhängung ermöglichen bei der Überfahrt von einem Hindernis 



5  Übertragungsverhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems bei Überfahrt von Einzelhindernissen 

130 

die Bewegung der Radnabe bzw. des Radträgers, sowohl in der Längs- als auch 
in der Vertikalrichtung, und die Verformung des Reifens, wodurch die Eigen-
schwingungsmoden der Achse und des Reifens angeregt werden können. Zur 
Beschreibung des dynamischen Verhaltens des Reifen-Fahrwerk-Systems mit 
verschiedenen Reifen sowie unter verschiedenen Versuchsbedingungen wird 
die Untersuchung der Schlagleistenüberfahrt wegen der guten technischen Re-
alisierbarkeit und Wiederholbarkeit an dem Innentrommelprüfstand durchge-
führt. 

5.1.1 Methodik	der	Untersuchung	

Versuchsaufbau und -durchführung 

Für eine möglichst realitätsnahe Ermittlung der Schwingung und Kraftübertra-
gung innerhalb des Reifen-Fahrwerk-Systems kommt das Gesamtkonzept der 
experimentellen Untersuchung des Reifen-Fahrwerk-Systems zum Einsatz. 
Dieses Gesamtkonzept inklusive der Messtechnik wird in Abschnitt 3.2 vorge-
stellt. Die Abtastfrequenz des Datenerfassungssystems beträgt 1000 Hz.Wie 
bereits in Abschnitt 3.2.2 erläutert, überträgt die Adaptervorrichtung zwischen 
der Radaufhängung und der IPS-Radführung die mit dem IPS-Radführungs-
system eingestellten Fahrwerkparameter wie Vorspur- und Sturzwinkel und 
Einfederweg des Viertelfahrzeugs. In der vorliegenden Untersuchung wird der 
Vorspur- und Sturzwinkel durch das IPS-Radführungssystem auf null gesetzt. 
Um die richtige Radlast auf das Viertelfahrzeug aufzubringen, wird zu Beginn 
dieser Untersuchung zunächst eine Einfederungsmessung für jede Reifen-
Fahrwerk-Kombination unter verschiedenen Betriebsbedingungen (Fülldruck, 
Geschwindigkeit) durchgeführt. Die Kennlinie der Radlast über den Einfeder-
weg der IPS-Radführung wird daraus ermittelt. Wie in Abbildung 5.1 a) ge-
zeigt, steht zu Beginn dieser Messung das IPS-Radführungssystem ganz oben, 
wobei der Reifen über der Fahrbahn steht und kein Kontakt zwischen Reifen 
und Fahrbahn auftritt. Das IPS-Radführungssystem fährt das Reifen-Fahr-
werk-System danach langsam in Vertikalrichtung bis kurz vor die Fahrbahn, 
so dass der Reifen mit der Fahrbahnoberfläche in Berührung kommt. Ausge-
hend von diesem Zustand wird die Einfederungsmessung gestartet. Das Vier-
telfahrzeug federt weiter langsam stufenweise in Schritten von 1 cm/min (30s 
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Einfedern + 30s Stillstand) nach unten gegen die Fahrbahn ein, bis der obere 
Anschlag der McPherson-Radaufhängung erreicht wird, und federt danach 
gleicherweise auf die Startposition aus. Während der Messung werden der ab-
solute Weg des IPS-Radführungssystems und die Kräfte in der Radaufhängung 
aufgezeichnet. Mit Hilfe der Umrechnungsmethode in Abschnitt 3.2.4 lässt 
sich die Radlast bestimmen. Abbildung 5.1 b) zeigt beispielhaft die ermittelten 
Kennlinien für den Michelin-Reifen HP mit drei Fülldrücken bei 0 km/h. 

 
Abbildung 5.1: a) Einfederungsmessung, b) Radlast-Einfederweg-Kennlinie 

Für diese Untersuchung wird die eingesetzte Schlagleiste immer über die ge-
samte Trommelbreite um 90 Grad quer zur Fahrtrichtung auf die Innentrommel 
aufgebracht. Für jeden Versuch wird nur eine Schlagleiste auf die Trommel 
montiert und es werden 50 Trommelumdrehungen, d. h. 50 Schlagleistenüber-
fahrten, aufgenommen. Eine Lichtschranke wird an der Innentrommel ange-
baut, um die Zeitpunkte der Schlagleistenüberfahrten zu erkennen. Der Rei-
fenfülldruck wird einmalig zu Beginn der Messung bei kaltem Reifen 
eingestellt. 
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Versuchsplan 

In der vorliegenden Untersuchung kommen vier Michelin-Reifen ZP, HP, 
PSP3 und A4 zum Einsatz. Sie werden wegen ihrer vergleichbaren Bauarten 
entsprechend in zwei Gruppen (vgl. Tabelle 4.1) aufgeteilt. Wie bereits in Ab-
schnitt 4.1.2 erläutert, verfügen der Runflatreifen ZP und der Standardreifen 
HP über die gleiche Laufstreifenmischung, aber unterschiedliche Seitenwand-
steifigkeit. Im Gegensatz hierzu verfügen der Sommerreifen PSP3 und der 
Winterreifen A4 über die gleiche Architektur, aber unterschiedliche Laufstrei-
fenmischung. Die Effekte der Reifenbauart bei der Schlagleistenüberfahrt kön-
nen in der vorliegenden Untersuchung ermittelt werden. Neben der Reifenbau-
art stellen sich die Schlagleistengeometrie, der Reifenfülldruck, die Radlast 
und die Trommelgeschwindigkeit als Einflussfaktoren dar. Sie werden zur Er-
mittlung der Wirkung der jeweiligen Einflussfaktoren variiert. In Tabelle 5.1 
sind die untersuchten Reifen und Betriebsbedingungen zusammengefasst. 

Tabelle 5.1: Versuchsplan für die experimentelle Untersuchung der Schlagleistenüberfahrt 

Reifen Fülldruck [bar] Radlast [N] Geschwindigkeit 
[km/h] 

ZP 1,6 2300 25 
HP 1,8 2845 30 

PSP3 2,0 3300 40 
A4 2,2 3801 50 

 2,4 4300 60 
 2,5 4800 70 
 2,6  80 
 2,8  90 
 3,0  100 
 3,2  110 
   120 

 

Die in dieser Untersuchung verwendeten Schlagleisten und deren Querschnitte 
werden in Abbildung 5.2 dargestellt. 



5.1  Schlagleistenüberfahrt am Prüfstand 

133 

 
Abbildung 5.2: Querschnitte der verwendeten Schlagleisten 

Es ist zu berücksichtigen, dass kein vollfaktorieller Versuchsplan [Klep08], 
[Grou09] durchgeführt wird. Wegen dem Zeit- und Kostenaufwand am Prüf-
stand ist ein vollfaktorieller Versuchsplan nicht möglich. Als Alternative dazu 
wird eine Standardbetriebsbedingung in Tabelle 5.2 definiert. Es wird dann 
jeweils immer nur ein Einflussfaktor abweichend von dieser Standardbetriebs-
bedingung nach seinen Faktorstufen nach Tabelle 5.1 eingestellt. 

Tabelle 5.2: Standardbetriebsbedingung der experimentellen Untersuchung 

Fülldruck [bar] Radlast [N] Geschwindigkeit [km/h] 
2,5 2845 60 
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Der Fülldruck 2,5 bar entspricht dem Standardwert der für diese Achse vorge-
schriebenen Reifenfülldrücke, und die Radlast 2845 N entspricht der leeren 
Achslast nach DIN. 

5.1.2 Datenaufbereitung	

Dieser Abschnitt beschreibt den Datenverarbeitungsprozess für die aufgenom-
menen Messdaten, welcher die gemessenen Sensorsignale im Zeit- und Fre-
quenzbereich für die weitere Auswertung und Bewertung bereitstellt.  

Da die Schwingungseigenschaften bis zu 150 Hz untersucht werden, werden 
alle Sensorsignale zunächst durch einen Tiefpassfilter mit einer Grenzfrequenz 
von 200 Hz gefiltert. Der Abstand zwischen dem interessierenden Frequenz-
bereich und der Grenzfrequenz ist groß genug, um eine Beeinflussung der 
Amplitude und der Phase durch den Filter auszuschließen. Die 50 Trom-
melumdrehungen bzw. 50 Schlagleistenüberfahrten können mit Hilfe des 
Lichtschrankensignals in den Messsignalen bestimmt werden. Die getrennten 
Messsignale einzelner Trommelumdrehungen lassen sich als Grundlage für die 
Auswertung im Zeitbereich darstellen. Zur Eliminierung zufälliger Störungen 
wird aus den 50 Schlagleistenüberfahten ein gemittelter Verlauf für jedes Sen-
sorsignal gebildet. 

Zur Analyse der Messsignale im Frequenzbereich werden mittels der Fast-Fou-
rier-Transformation (FFT) die Amplitudenspektren für die gemittelten Mess-
signale berechnet. Trotz derselben Basisfunktion hat das Amplitudenspektrum 
gegenüber der Spektralen Leistungsdichte (PSD) den wichtigsten Vorteil, dass 
der lineare Amplitudenbezug bei dieser Transformation erhalten bleibt 
[Hils10]. Die Frequenzauflösung der im Rahmen der Arbeit dargestellten 
Spektren beträgt grundsätzlich 1 Hz. 

Abbildung 5.3 zeigt als Beispiel die bearbeiteten Zeitverläufe und Amplitu-
denspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigung an der Messtelle RTM 
(vgl. Tabelle 3.2) für den Messreifen HP unter der Standardbetriebsbedingung. 
Die nachfolgende Auswertung und die Bewertung der Schwingungen und 
Kraftschwankungen im Reifen-Fahrwerk-System werden daher auf Basis der 
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bearbeiteten Zeitverläufe und Amplitudenspektren der jeweiligen Messsignale 
im Zeit- und Frequenzbereich durchgeführt. 

 
Abbildung 5.3: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigung 

an der Messstelle RTM für den Reifen HP 

5.2 Bewertung	der	Schwingung	und	
Kraftschwankung	

Die infolge der Weganregung entstehende Dynamik der Radaufhängung und 
des Reifens stellt aufgrund der starren Anbindung der Adaptervorrichtung an 
den Prüfstand die Systemantwort des Reifen-Fahrwerk-Systems dar. Die zeit-
lichen Verläufe der durch die Schlagleiste angeregten Schwingungen und 
Kraftschwankungen im Reifen-Fahrwerk-System entsprechen transienten, 
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kurzzeitigen Signalen mit abklingender Charakteristik, die in der Frequenzana-
lyse auch als nicht stationäre Signale mit einem endlichen Energiebetrag be-
zeichnet werden. Zur Charakterisierung der Schwingungen und Kraftschwan-
kungen innerhalb des Reifen-Fahrwerk-Systems bei der Schlagleistenüberfahrt 
sowie deren Änderungen aufgrund der Variation der Einflussgrößen werden 
physikalische Kenngrößen für die Sensorsignale im Zeit- und Frequenzbereich 
gebildet. Die Kennwertbildung ermöglicht auch eine Beschreibung und zuver-
lässige Unterscheidung des reifenspezifischen Übertragungsverhaltens mit 
dem Zweck, eine objektive Differenzierung von Reifen zu realiseren [Hils10]. 
Tabelle 5.3 fasst die häufig in der Literatur für die Untersuchungen von Hin-
dernisüberfahrten verwendeten Kenngrößen zusammen. 

Tabelle 5.3: Kenngrößen im Zeit- und Frequenzbereich, ähnlich [Hils10] 

Kenngröße Einheit Beschreibung 
𝜎 𝑁,𝑚/𝑠: Standardabweichung 
𝜎: 𝑁:, 𝑚:/𝑠C Varianz 
𝑋;$% 𝑁,𝑚/𝑠: Maximale Schwingungsamplitude (abzgl. 

des statischen Wertes) 
𝑋(-8S 𝑁,𝑚/𝑠: Maximale Schwingungsamplitude des 

bandpassgefilterten Zeitsignals 
𝐸𝑓𝑓 𝑁,𝑚/𝑠: Effektivwert 
𝑋;H+ 𝑁,𝑚/𝑠: Minimale Schwingungsamplitude in ne-

gativer Richtung 
𝑃𝑡𝑃 𝑁,𝑚/𝑠: Peak-to-Peak Wert 
𝑅𝑀𝑄 𝑁C, 𝑚C/𝑠X Effektivwert nach der vierten Potenz, 

engl. root mean quad 
𝐺𝑟𝑎𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡 𝑁 𝑠⁄ ,𝑚/𝑠B Gradient des ersten Peaks 

Λ - Logarithmisches Dekrement 
𝛿 1 𝑠⁄  Abklingkoeffizient 
𝐷 - Dämpfungsmaß 

𝑓(-8S 𝐻𝑧 Frequenz mit der größten Amplitude in 
einem Frequenzbereich 

𝐴((, 𝑁,𝑚/𝑠: Maximale Amplitude im Frequenzbereich 
𝑇𝐸𝑓𝑓(-8S 𝑁,𝑚/𝑠: Teileffektivwert in einem bestimmten 

Frequenzbereich 
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Die mechanischen Kenngrößen im Zeitbereich, wie die Extremwerte und der 
Effektivwert, geben die Charakteristiken des zeitlichen Verlaufs der Schwin-
gungen oder Kraftschwankungen über den ganzen Frequenzbereich an. Um die 
überlagerten Schwingungsanteile zu trennen und wiederum im Zeitbereich zu 
bewerten, können die Schwingungsformen mit einem Bandpassfilter separiert 
werden und die Kenngrößen für die jeweiligen Schwingungsanteile berechnet 
werden. Im Frequenzbereich werden zunächst die Frequenzen und Amplituden 
der Resonanzen im Amplitudenspektrum erkannt, die die jeweiligen Schwin-
gungsformen repräsentieren. Neben der Bestimmung von Resonanzfrequenzen 
und -amplituden werden im Frequenzbereich auch die Effektivwerte nicht für 
den gesamten, sondern nur für bestimmte Frequenzbereiche berechnet. Nach 
dem Parceval’schen Theorem ist die in Zeitfunktion und Spektrum enthaltene 
Gesamtenergie gleich. Nachfolgend werden die in der vorliegnden Untersu-
chung verwendeten Kenngrößen im Zeit- und Frequenzbereich vorgestellt. 

5.2.1 Zeitbereich	

Zur Charakterisierung der Schwingung bzw. Bewertung von Wirkungen ver-
schiedener Einflussgrößen kommen für diese Untersuchung im Zeitbereich die 
folgenden objektiven Kenngrößen zum Einsatz. 

• Das Maximum des Zeitverlaufs, 𝑀𝑎𝑥	 
• Das Minimum des Zeitverlaufs, 𝑀𝑖𝑛	 
• Der Effektivwert des dynamischen Zeitverlaufs (abzgl. des statischen 

Werts), 𝐸𝑓𝑓 = �9
I
∑ |𝑋H|:I
HW9 , wobei 𝑁 die Anzahl der Messpunkte 

vom Zeitverlauf des abgetasteten Signals ist. 
• Der Gradient des ersten Peaks, 𝐺𝑟𝑎𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡 = &,Y∙;$%V&,9∙;$%

3(&,Y∙;$%)V3(&,9∙;$%)
 

Abbildung 5.4 stellt exemplarisch die Bestimmung der jeweiligen Kenngrößen 
für ein Beschleunigungssignal dar. 
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Abbildung 5.4: Verwendete Kenngrößen im Zeitbereich 

Mit dem Maximum und Minimum des Zeitverlaufs erhält man die Schwin-
gungs- und. Kraftschwankungsamplitude an den jeweiligen Messstellen über 
einen bestimmten Zeitraum. Der Effektivwert 𝐸𝑓𝑓 der Beschleunigung und 
der dynamischen Kraft charakterisiert die Schwingungs- bzw. Kraftschwan-
kungsstärke an den jeweiligen Messstellen über einen bestimmten Zeitraum. 
Der Gradient des ersten Peaks 𝐺𝑟𝑎𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡 stellt eine Bewertungsgröße der in-
folge der Schlagleistenüberfahrt entstehenden Erregung bzw. Erregerkraft dar.  

5.2.2 Frequenzbereich	

Im Frequenzbereich erfordert die Ermittlung objektiver Kenngrößen die Be-
trachtung der Signale in dem Frequenzbereich bis 150 Hz. Dabei sind zunächst 
die jeweiligen Eigenschwingformen bzw. Resonanzen des Reifen-Fahrwerk-
Systems im Frequenzbereich zu erkennen und mit den in Abbildung 2.9 und 
Abbildung 2.10 theoretisch analysierten Schwingungsmoden zu vergleichen. 

Resonanzen 

In Abbildung 5.5 werden beispielsweise die Amplitudenspektren der Längs- 
und Vertikalbeschleunigung an der Messstelle RTM bei dem Fülldruck von 
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2,5 bar, der Radlast von 2845 N und der Geschwindigkeit von 50 km/h für vier 
Messreifen dargestellt.  

 
Abbildung 5.5: Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an der Mess-

stelle RTM bei 2,5 bar, 2845 N, 50 km/h für ZP, HP, PSP3 und A4 

Anhand der analytischen Ergebnisse in Abbildung 2.9 und Abbildung 2.12 
sollten innerhalb des Reifen-Fahrwerk-Systems in der Längsrichtung die fol-
genden vier Schwingungsformen zu erkennen sein. Sie sind: 

1) Gleichphasige Fore-Aft der Achse + gleichphasige Rotation des Rei-
fens 

2) Gegenphasige Fore-Aft der Achse + gleichphasige Rotation des Rei-
fens 

3) Gegenphasige Rotation des Reifens 
4) Die translatorische Gürtelschwingung (1. Diagonalmode des Reifens) 

Mode1

Mode2

Mode3

Mode4

Mode5
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Es ist in Abbildung 5.5 zu sehen, dass die Resonanzen der oben genannten 
ersten und zweiten Schwingungsformen bei allen Messreifen deutlich zu er-
kennen sind, während nur eine einzige Resonanz im Frequenzbereich der drit-
ten und vierten Schwingungsformen zu finden ist. Das heißt, in diesem Fre-
quenzbreich wird nur eine Schwingungsform bei der Schlagleistenüberfahrt 
deutlich angeregt. Es wird bereits in Abbildung 2.13 a) beobachtet, dass die 
Resonanz der gegenphasigen Rotation des Reifens beim stationären Bremsmo-
ment deutlich abgeschwächt ist. Es ist deshalb zu vermuten, dass diese Schwin-
gungsform bei Fahrbahnanregung ebenfalls nicht deutlich angeregt werden 
kann, da bei der Messung nicht exakt die gleichen Randbedingungen vorliegen 
wie bei der Simulation. Infolgedessen dominiert in diesem Frequenzbereich 
die diagonale Schwingung des Reifens. Der Grund für dieses Verhalten könnte 
auch sein, dass die Eigenfrequenzen der beiden Schwingungsformen zu nah 
beieinander liegen, sodass sie unter bestimmten Randbedingungen miteinander 
gekoppelt werden.  

In den analytischen Ergebnissen in Abbildung 2.10 und Abbildung 2.12 sollten 
in der Vertikalrichtung die folgenden zwei Schwingungsformen innerhalb des 
Reifen-Fahrwerk-Systems zu erkennen sein. Sie sind: 

1) die vertikale Achsschwingung (engl. Wheel-Hop) 
2) die vertikale Gürtelschwingung (1. Vertikalmode des Reifens)  

Die Resonanzen der beiden obengenannten Schwingungsformen sind in den 
entsprechenden Frequenzbereichen deutlich zu erkennen. Allerdings ist anzu-
merken, dass die Resonanz der Reifenschwingung zwei Peaks zeigt. Die zwei 
Peaks gehören zu demselben Eigenmode des Reifens und stellen zwei unter-
schiedliche Schwingungsformen dar. Dieses Ergebnis zeigt, dass nicht nur die 
vertikale Mode, sondern auch die diagonale Mode des Reifens bei der Schlag-
leistenüberfahrt angeregt werden können und dass beide Moden in der Verti-
kalrichtung zu erkennen sind. Die Eigenfrequenzen der translatorischen Gür-
telschwingformen in Diagonal- und Vertikalrichtung sind aufgrund der 
Kopplung mit der Reifentorsion nicht mehr identisch. 

Für die weiteren Auswertungen werden die in Abbildung 5.5 beobachteten Re-
sonanzen bzw. Schwingungsmoden in Tabelle 5.4 mit Nummern definiert. Die 
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Schwingungseigenschaften der jeweiligen Moden werden dabei mit Angabe 
des Schwerpunkts (Achse oder Reifen) vereinfacht beschrieben und die ent-
sprechenden Frequenzbereiche werden angezeigt. 

Tabelle 5.4: Definition, Beschreibung und Frequenzbereiche der Schwingungsmoden  

Schwin-
gungsmoden 

Beschreibung Frequenzbereich 

Mode1 Longitudinale Achsresonanz  5 – 25 Hz 
Mode2 Vertikale Achsresonanz  18 – 35 Hz 
Mode3 Fore-After-Rotation/Nullte Tor-

sionsmode des Reifens 
25 – 80 Hz 

Mode4 Translatorische bzw. rotatorische 
Gürtelchwingung/1. Diagonalmode 

des Reifens 

80 – 120 Hz 

Mode5 Vertikale Gürtelschwingung/1. Ver-
tikalmode des Reifens 

80 – 120 Hz 

 

Aufgrund der definierten Frequenzbereiche der untersuchten Schwingungsfor-
men können die Zeitsignale entsprechenden Bandpassfilterungen unterzogen 
werden, so dass das jeweilige Sensorsignal im Wesentlichen nur noch Fre-
quenzanteile innerhalb der Frequenzintervalle beinhaltet und separat betrachtet 
werden kann.  

Teileffektivwerte 

Die Teileffektivwerte 𝑇𝐸𝑓𝑓(-8S = �9
I
∑ �𝑋!$+)2$44,H�

:I
HW9  werden jeweils für 

die Frequenzbereiche in Tabelle 5.4 aus den Zeitsignalen gebildet. Dabei stellt 
𝑋!$+)2$44 den Zeitverlauf eines Messsignales dar, der mittels des Bandpassfil-
ters im entsprechenden Frequenzbereich gefiltert wurde. Die Teileffektivwerte 
der Beschleunigungen bzw. dynamischen Kräfte charakterisieren die Schwin-
gungs- und Schwankungsstärke in den jeweiligen Frequenzbereichen, in denen 
jeweils eine Eigenschwingform des Reifen-Fahrwerk-Systems dominiert. 
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5.3 Übertragungsverhalten	des	Reifen-
Fahrwerk-Systems	

Auf Basis der Zeitverläufe, Amplitudenspektren und Kennwertbildungen der 
Schwingungen und Kraftschwankungen an verschiedenen Messstellen lässt 
sich das Übertragungsverhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems analysieren. 
Die Analyse des Übertragungsverhaltens wird in diesem Abschnitt für das Rei-
fen-Fahrwerk-System mit dem Michelin-Reifen HP unter der Standardbe-
triebsbedingung (vgl. Tabelle 5.2) durchgeführt. Zu betrachten sind die 
Schwingungseigenschaften am Radträger sowie das jeweilige Übertragungs-
verhalten der Schwingungen und Kraftschwankungen an den Lenkern und am 
Federbein. 

5.3.1 Schwingungseigenschaften	am	Radträger	

Nach einer Weganregung beginnen der Reifengürtel, die Radnabe und der 
Fahrzeugaufbau zu schwingen. In Abschnitt 2.2.2 werden die Schwingungs-
verhalten des Reifengürtels, der Radnabe und des anteiligen Aufbaus mit Hilfe 
des mechanischen Ersatzmodells (vlg. Abbildung 2.5) abgebildet. Im Ver-
gleich zu diesem mechanischen Ersatzmodell lässt sich die vertikale Freiheit 
des Aufbaus am Innentrommelprüfstand reduzieren. Das auf mechanischen Ei-
genschaften begründete Übertragungsverhalten der Radnabe und des Reifens 
sollte jedoch unverändert bleiben. Aus diesem Grund sollten die in Abschnitt 
2.2.3 analytisch untersuchten Schwingungsformen des Reifen-Fahrwerk-Sys-
tems sowie andere Effekte auch in den experimentellen Untersuchungen durch 
die Längs- und Vertikalbeschleunigung der Radnabe zu finden sein. Dies wird 
bereits in Abschnitt 5.2.2 durch die Amplitudenspektren bestätigt. Da sich ins-
gesamt drei Messstellen zur Beschleunigungsaufnahme am Radträger befin-
den, ist in diesem Abschnitt zu klären, ob die Messstelle RTM, welche am 
nähesten zur Radmitte ist, die Schwingungseigenschaften der Radnabe und des 
Reifengürtels am besten darstellen kann und wie sich die Schwingungen des 
Radträgers an den verschiedenen Messstellen voneinander unterscheiden. 
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Zeitverläufe und Amplitudenspektren 

In Abbildung 5.6 und Abbildung 5.7 werden die Zeitverläufe und Amplituden-
spektren der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an den vier Messstellen 
QLA, RTV, RTM und RTO (vgl. Tabelle 3.2) miteinander verglichen. Die 
Messstellen RTV, RTM und RTO befinden sich direkt am Radträger. Die 
Messstelle QLA liegt zwar nicht direkt am Radträger, hat aber eine starre 
Verbindung zu ihm. In den Amplitudenspektren werden die Frequenzbereiche, 
in denen sich die jeweiligen Schwingungsmoden (vlg. Tabelle 5.4) des Reifen-
Fahrwerk-Systems befinden sollten, durch zwei nebeneinander stehende 
gestrichelten Linien gekennzeichnet. 

In der Längs- und Vertikalrichtung stimmen die Schwingungseigenschaften an 
allen vier Messstellen bis 60 Hz gut miteinander überein. Die Resonanzen der 
longitudinalen Achsschwingung (Mode1: ca. 15,62 Hz), der vertikale Achs-
schwingung (Mode2: ca. 22,46 Hz) und der Fore-After Rotation des Reifens 
(Mode3: ca. 53,71 Hz) sind deutlich bei den Amplitudenspektren der Be-
schleunigungen an allen Messstellen zu erkennen. Ab 60 Hz unterscheiden sich 
die Frequenzinhalte der jeweiligen Längsbeschleunigungen.  

Die Anregung der translatorischen Gürtelschwingungen des Reifens (Mode4: 
ca. 100,60 Hz und Mode5: ca. 94,73 Hz) ist in der Längsrichtung bei den Mess-
stellen QLA, RTV und RTM im Freuqenzbereich zwischen 80 und 120 Hz zu 
sehen, wobei eine eindeutige Resonanz nur an der Messstelle RTM nah der 
Radmitte zu erkennen ist. In der Vertikalrichtung ist die Resonanz der vertikale 
Reifenmode sehr deutlich in demselben Frequenzbereich an den drei Messstel-
len QLA, RTM und RTO zu sehen. 
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Abbildung 5.6: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längsbeschleunigungen am Radträ-

ger 

 
Abbildung 5.7: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Vertikalbeschleunigungen am Rad-

träger 

103,0 Hz81,05 Hz

103,0 Hz

81,05 Hz
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Neben den erwarteten Resonanzen der Achs- und Reifenschwingungen werden 
zwei Resonanzen mit den jeweiligen Frequenzen von 81,05 Hz und 103,0 Hz 
bei den Längsbeschleunigungen an QLA und RTO und bei der Vertikalbe-
schleunigung an RTV beobachtet. Troulis hat in [Trou02] analysiert, dass die 
Eigenfrequenzen der Gesamtstruktur von Innentrommelprüfstand und der 
Adaptervorrichtung erst ab 114,6 Hz auftauchen. Aus diesem Grund sollten 
die beiden beobachteten Resonanzen durch die Eigenschwingung des Reifen-
Fahrwerk-Systems verursacht werden. Die Längsschwingungen an QLA und 
RTO weisen zusammen mit der Vertikalschwingung an RTV auf eine Verdre-
hung des Radträgers hin. Schwarz gibt in [Schw97b] an, dass sich der Radträ-
ger je nach Achskinematik beim Ein- und Ausfedern oder unter dem Einfluss 
des Bremsmomentes verdreht. Somit verändert sich der Nachlaufwinkel des 
Feder-Dämpferbeins, da das Feder-Dämpferbein im Dom gelenkig gelagert 
und mit dem Achsschenkel fest verbunden ist. 

Bei der Schlagleistenüberfahrt erfolgt ebenfalls ein schnelles Ein- und Ausfe-
dern des Federbeins, sodass die Eigendrehbewegungen des Radträgers ange-
regt werden könnten. Um die Eigendrehbewegung des Radträgers anzu-
schauen, werden die betreffenden Beschleunigungssignale mit Hilfe von 
Bandpassfiltern in zwei Frequenzbereichen gefiltert und in Abbildung 5.8 zu-
sammen dargestellt. Dabei wird die Beschleungingen am Stoßdämpfer oben 
(SDO) zur Betrachtung mit herangezogen. Zur Veranschaulichung des 
Schwingungsverhaltens sind die Schwingungsrichtungen der jeweiligen Mess-
stellen innerhalb einer halben Schwingungsperiode, die durch die gestrichelten 
Linen in Abbildung 5.8 angegeben ist, mit Pfeilen gekennzeichnet. 

Bei der Betrachtung der Bewegungsrichtungen können zwei Aussagen getrof-
fen werden. Zum einen sollte es sich bei der niedrigeren Frequenz 81,05 Hz 
um eine Verdrehung des Radträgers zusammen mit dem Federbein um die 
Radnabe handeln. Die Längs- sowie die Vertikalbeschleunigung an der Mess-
stelle RTM, welche sich am nähesten zur Radmitte befindet, sind von diesem 
Schwingungsverhalten nicht betroffen. Und zum anderen sollte es sich bei der 
höhren Frequenz 103,0 Hz um die Verdrehung des Radträgers zuammen mit 
dem Federbein um den unteren Anbindungspunkt des Radträgers mit dem 
Querlenker handeln. Die beiden Messstellen RTM und QLA sind sehr nah zu 
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diesem Punkt und deshalb hat dieses Schwingungsverhalten kaum Einfluss auf 
die Beschleunigungen an den beiden Messstellen. 

 
Abbildung 5.8: Zeitverläufe der gefilterten Längs- und Vertikalbeschleunigungen 

Zusammengefasst ist festzustellen, dass von den oben genannten vier Mess-
stellen die Längs- und die Vertikalbeschleunigung an der Messstelle RTM, die 
sich fast in der Radmitte befindet, wegen ihrer Entkopplung von anderen stö-
renden Moden am besten geeignet ist, um die fünf zu untersuchenden Eigen-
schwingungsmoden des Reifen-Fahrwerk-Systems im Frequenzbereich darzu-
stellen. 

5.3.2 Übertragungspfad	über	die	Lenker	

Die erste Station in der Übertragung der Fahrbahnanregung ist die Umwand-
lung der Kräfte im Reifenaufstandspunkt in Beschleunigungen der Radnabe. 
Von der Radnabe aus erfolgt die weitere Übertragung zu den äußeren Anlenk-
punkten der zwei Lenker und des Federbeins. Den ersten Übertragungspfad 

X

Z
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stellt der Weg vom Radträger über die Längs- und Querlenker zu den Anbin-
dungspunkten dar. In diesem Abschnitt wird das Übertragungsverhalten vom 
Radträger über die Lenker analysiert. 

Schwingungen 

Die Schwingungseingeschaften dieses Übertragungspfads können durch die 
Beschleunigungen an den vier Messstellen QLA, LLH, LLV und QLI, die sich 
direkt in diesem Übertragungspfad befinden, abgebildet werden. In Abbildung 
5.9 und Abbildung 5.10 werden die Zeitverläufe und Amplitudenspektren der 
Längs- und Vertikalbeschleungiungen an den vier Messstellen dargestellt. 

Es ist in Abbildung 5.9 zu beobachten, dass eine deutliche Abschwächung der 
Beschleunigungsamplituden von der Radmitte über die Lenker in der Längs-
richtung stattfindet. Dabei ist die longitudinale Achsschwingung (Mode1) am 
wenigsten abgeschwächt. Sie wird über die beiden Lenker in die Karosserie 
übertragen. Im Gegensatz dazu wird die Fore-After-Rotation des Reifens 
(Mode3) vom Radträger bis zu den beiden Anbindungspunkten LLV und QLI 
komplett abgeschwächt. D. h. diese Schwingungsmode des Reifens wird nicht 
in die Karosserie übertragen. Im höheren Frequenzbereich ist die Resonanz der 
translatorischen Gürtelschwingung (Mode4) an allen vier Messstellen nicht zu 
erkennen. Neben den Achs- und Reifenschwingungen ist noch zu beobachten, 
dass die Eigendrehbewegung des Radträgers mit dem Federbein bei 81.05 Hz 
über die beiden Lenker übertragen wird und sich nicht bis zu den beiden An-
bindungspunkten komplett abschwächt. 

In der Vertikalrichtung ist in Abbildung 5.10 zu sehen, dass die Vertikalbe-
schleunigungen des Radträgers nur in geringem Maß zu den inneren Fahrwerk-
punkten übertragen werden. Die vertikale Achsschwingung (Mode2) sowie die 
vertikale Gürtelschwingung des Reifens (Mode5) werden nur bis zu dem An-
bindungspunkt der beiden Lenker übertragen. An den beiden inneren Fahr-
werkpunkten sind die Achs- sowie Reifenschwingungen komplett abge-
schwächt. 
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Abbildung 5.9: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längsbeschleunigungen an den Len-

kern 

 
Abbildung 5.10: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Vertikalbeschleunigungen an den 

Lenkern 
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Kraftschwankungen 

Neben den Beschleunigungen treten auch Kraftschwankungen bei der Schlag-
leistenüberfahrt auf, die vom Reifenlatsch auf die Radnabe über die Lenker in 
die Anbindungspunkte übertragen werden. Die auftretenden Kraftschwankun-
gen werden von den Dehnmessstreifen, die jeweils an dem Längslenker, dem 
Querlenker und der Spurstange aufgeklebt sind, aufgenommen. In Abbildung 
5.11 werden die Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Kraftschwankungen 
in dem Längslenker (LL), dem Querlenker (QL) und der Spurstange (SS) dar-
gestellt. 

 
Abbildung 5.11: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Kraftschwankungen in den Lenkern 

Es ist aus den Amplitudenspektren zu erkennen, dass die Achsresonanzen im 
Frequenzbereich von 0 bis 30 Hz bei den Kraftschwankungen in allen Lenkern 
deutlich zu finden sind und sie dominante Amplituden haben. Hingengen ist 
im Frequenzbereich von 90 bis 120 Hz bei allen Lenkern keine Resonanz der 
translatorischen Gürtelschwingungen des Reifens zu sehen. Die Gürtelschwin-
gungen des Reifens werden nicht über die Lenker in die Karosserie übertragen. 

LL

SS

QL
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In dem Amplitudenspektrum des Längslenkers ist neben den Achsresonanzen 
eine leichte Anregung der Fore-After-Rotationsmode des Reifens zu finden. 
Die Ergebnisse der Kraftschwankungen stimmen mit den Ergebnissen der 
Längsbeschleunigungen überein. 

Werden die Kräfte, die jeweils durch Dehnmessstreifen in Richtung der Längs-
achse der Lenker gemessen werden, mit Hilfe der Euler-Transformation in das 
Koordinatensystem am Prüfstand transformiert, erhält man für jede Lenker-
kraft drei Komponenten Fx, Fy und Fz, die jeweils der X-, Y- und Z-Achse des 
globalen Kooridiantensystems entsprechen. In Abbildung 5.12 werden die Ma-
xima, die Minima und die Effektivwerte der Längskraftschwankungen am 
Längslenker, am Querlenker und an der Spurstange miteinander verglichen. 

 
Abbildung 5.12: Max, Min und Eff der Längskraftschwankungen in den Lenkern 

Die Ergebnisse zeigen, dass im Wesentlichen der Längslenker die vom Reifen-
Fahrbahnkontakt auf die Karosserie übertragene Längskraft aufnimmt. Und 
deshalb sind die Kraftschwankungsbreite sowie der Effektivwert der Fx-Kraft-
komponente am Längslenker viel größer als an den anderen zwei Lenkern, 
welche die Hauptfunktion haben, die Seitenkräfte aufzunehmen. Aufgrund die-
ser Ergebnisse wird für die weiteren Auswertungen die Längskraft am Längs-
lenker zur Betrachtung der Längskraftschwankungen herangezogen. 
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5.3.3 Übertragungspfad	über	das	Federbein	

Die Vertikalschwingungen der Radaufhängung und der mit ihr verbundenen 
Karosserie sind eine direkte Folge des Überrollens der Schlagleiste. Die Erre-
gungsfunktion ist die durch die Schlagleiste erzwungene Bewegung des Rades 
in der Vertikalrichtung. Die Vertikalbewegung des Rades ist direkt abhängig 
von den Eigenschaften des Reifens. In diesem Abschnitt wird der zweite Über-
tragungspfad, der sich als Weg vom Radträger über das Federbein zu dem 
Stützlager am Top-Mount darstellt, analysiert. 

Schwingungen 

Die Beschleunigungen an den Messtellen RTM, RTO und SDO bilden die 
Schwingungseigenschaften dieses Übertragungspfades ab. In Abbildung 5.13 
und Abbildung 5.14 werden die Zeitverläufe und Amplitudenspektren der 
Längs- und Vertikalbeschleunigungen an den drei Messstellen dargestellt. 

Es ist in Abbildung 5.13 zu beobachten, dass durch die Wirkung des Feder-
beins eine deutliche Abschwächung der Fore-After-Rotationsmode (Mode3) 
und der translatorischen Gürtelschwingung (Mode4) des Reifens stattfindet. 
Hingengen wird die longitudinale Achsschwingung (Mode1) kaum abgemil-
dert. Sie wird über das Federbein in die Karosserie übertragen. Wie in Ab-
schnitt 5.3.1 bereits dargestellt, weisen die Resonanzen beider Eigendrehbe-
wegungen des Radträgers mit den Frequenzen 81,05 Hz und 103 Hz an der 
Messstelle SDO, wo das Federbein durch den Stützlager oben am Dom gela-
gert ist, eine sehr starke Ausprägung auf.  
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Abbildung 5.13: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längsbeschleunigungen am Radträ-

ger und Federbein 

 
Abbildung 5.14: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Vertikalbeschleunigungen am Rad-

träger und Federbein 
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In Abbildung 5.14 ist zunächst zu sehen, dass die Schwingungseigenschaften 
bezüglich der Frequenzinhalte an den Messstellen RTM und RTO, die am Rad-
träger jeweils nahe bei der Radmitte und am Anbindungspunkt des Radträgers 
mit dem Federbein liegen, fast identisch mit denen in Punkt SDO in der Verti-
kalrichtung sind. Das bedeutet, dass die Vertikalschwingung in der Radmitte 
mit Verlust durch das Federbein in das obere Stützlager übertragen wird. Am 
oberen Stützlager des Federbeins ist dieser vertikale Freiheitsgrad im Ver-
gleich zur Längsrichtung sehr weich abgestützt, da dieser die Haupt-Bewe-
gungsrichtung des Rades relativ zur Karosserie darstellt. Sowohl die vertikale 
Achsresonanz (Mode2) als auch die Resonanz der vertikalen Gürtelschwin-
gung des Reifens (Mode5) sind noch bei der Vertikalbeschleunigung an der 
Messstelle SDO trotz Amplitudenreduzierung deutlich zu erkennen. Die bei-
den Schwingungformen werden in die Karosserie übertragen.  

Kraftschwankungen 

Infolge der Vertikalbewegung des Rades entstehen im oberen Stützlager des 
Federbeins (Top-Mount) Kräfte, die von der Radnabe über das Federbein über-
tragen werden. Diese sind einerseits von der Federsteifigkeit der Aufbaufeder, 
der Dämpfkraft des Stoßdämpfers und der auf dem Federbein abgestützten an-
teiligen Aufbaumasse abhängig und andererseits von der Vergrößerungsfunk-
tion. 

Die Vertikalkraftschwankungen eines realen Fahrzeugs bei der Schlagleisten-
überfahrt werden hauptsächlich über das Top-Mount in die Karosserie einge-
leitet. Dabei ist das Top-Mount in der Vertikalrichtung frei beweglich. Dieser 
Freiheitsgrad fällt bei der Untersuchung am Innentrommelprüfstand weg. We-
gen des Wegfalls der karosserieseitigen Freiheitsgrade des Top-Mounts sind 
die über das Federbein übertragenen Kraftschwankungen durch den Kraftsen-
sor am oberen Anbindungspunkt deutlich zu erfassen. Die dort aufgenomme-
nen Kräfte werden ins Koordinatensystem am Prüfstand transformiert und da-
her entsprechen deren drei Kräftekomponente Fx, Fy, und Fz jeweils der X-, 
Y- und Z-Achse des Koordinatensystems am Prüfstand. Abbildung 5.15 stellt 
die Zeitverläufe und Amplitudenspektren der aus der Schlagleistenüberfahrt 
entstehenden Längs- und Vertikalkraftschwankung am Top-Mount dar. 
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Abbildung 5.15: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Kraftschwankung am Top-Mount 

Im Gegensatz zum Längskraftverlauf sind bei der Vertikalkraft nicht so viele 
Frequenzanteile enthalten. Auch ist nach der einmaligen Erregung durch die 
Schlagleiste kein erneuter Energieeintrag sichtbar. In der Längsrichtung wer-
den neben der Achsresonanz die beiden Eigendrehbewegungen des Radträgers 
trotz deutlicher Dämpfung auf den Top-Mount übertragen. Das Amplituden-
spektrum des Vertikalkraftverlaufs im oberen Stützlager des Federbeins zeigt, 
dass im Frequenzbereich 5 bis 35 Hz die beiden Achsresonanzen (Mode1 und 
Mode2) dominieren, während die Resonanz der vertikalen Gürtelschwingung 
des Reifens (Mode5) nur sehr gering ausgeprägt ist. 

Da im Wesentlichen das Federbein die vom Rad auf die Karosserie übertrage-
nen Vertikalkräfte aufnimmt, wird für die weitere Analyse nur die Vertikal-
kraft am Top-Mount zur Betrachtung der Vertikalkraftschwankung herange-
zogen. 

X
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5.4 Analyse	der	Wirkungen	verschiedener	
Einflussfaktoren	

In diesem Abschnitt wird nun untersucht, wie sich das Schwingungsverhalten 
des Reifen-Fahrwerk-Systems aufgrund verschiedener Einflussfaktoren verän-
dert. Die Wirkungen der jeweiligen Einflussfaktoren werden hinsichtlich der 
Schwingungen und Kraftschwakungen mit Hilfe des Zeitverlaufs, des 
Amplitudenspektrums und der Kennwertbildung im Zeit- und Frequenzbereich 
diskutiert. 

5.4.1 Einfluss	der	Reifenbauart	

Zur Untersuchung des Reifenbauarteinflusses werden die Schlagleistenüber-
fahrten des Reifen-Fahrwerk-Systems mit den Michelin-Reifen ZP, HP, PSP3 
und A4 unter Standardbetriebsbedingung (vgl. Tabelle 5.2) bei verschiedenen 
Geschwindigkeiten durchgeführt. Hier kommt die Schlagleiste Nr. 3 (vgl. Ab-
bildung 5.2) zum Einsatz. Aus den Versuchsergebnissen sind zum einen der 
Einfluss der Seitenwandstruktur und zum anderen der Einfluss der Laufstrei-
fenmischung zu ermitteln. 

Einfluss der Seitenwandstruktur: Vertikalschwingungen 

Zur Analyse des Einflusses der Seitenwandstruktur auf das Schwingungsver-
halten des Reifen-Fahrwerk-Systems in der Vertikalrichtung werden die Ver-
tikalbeschleunigungen am Radträger sowie die Vertikalkräfte am Top-Mount 
bei verschiedenen Geschwindigkeiten betrachtet. Der untersuchte Runflatrei-
fen ZP und der Standardreifen HP haben unterschiedliche Seitenwandstruktur, 
aber dieselbe Laufstreifenmischung. Bezüglich der Reifensteifigkeitsmessun-
gen in Abschnitt 4.3 ist festzustellen, dass der Runflatreifen ZP wegen seiner 
verstärkten Seitenwand generell steifer als der entsprechende Standardreifen 
HP bei Normfülldruck ist. 

In Abbildung 5.16 werden die Vertikalbeschleunigungen an der Messstelle 
RTM des Standard- und Runflatreifens für zwei Geschwindigkeiten darge-
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stellt. Bezüglich des begrenzten Umfangs der Innentrommel können die Ein-
zelschwingungen bei Geschwindigkeiten bis zu 90 km/h noch vollständig ab-
klingen. Bei höheren Geschwindigkeiten (100, 110 und 120 km/h) überlagern 
sich mehrere Schwingvorgänge im Schwingungsverhalten am Radträger. Im 
weiteren Vergleich zwischen den Reifen erfolgt deshalb eine Beschränkung 
auf die Geschwindigkeiten 25 und 90 km/h. 

 
Abbildung 5.16: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Vertikalbeschleunigungen an RTM 

bei 25 und 90 km/h für den Standardreifen HP und den Runflatreifen ZP 

In der Vertikalrichtung stimmen die beiden Zeitverläufe der Beschleunigung 
von der Amplitude her bei beiden Geschwindigkeiten sehr gut miteinander 
überein. Dies bedeutet, dass die beiden Reifen ein ähnliches Schluckvermögen 
beim Überollen der Schlagleiste haben. Unter dem Schluckvermögen versteht 
man die Fähigkeit des Reifens, Hindernisse teilweise zu umschließen, bzw. zu 
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schlucken. Ein Reifen hat ein hohes Schluckvermögen, wenn er ein Hindernis 
ohne großen Vertikalbewegung überrollen kann. Wenn ein anderer Reifen das 
gleiche Hindernis bei der gleichen Radlast nur mit einer deutlichen Vertikal-
bewegung überrollen kann, hat er im Gegenteil ein niedrigeres Schluckvermö-
gen [Jesc05]. Jeschor hat in [Jesc05] das Schluckvermögen eines Standardrei-
fens, eines Soft-Runflatreifens und eines Hart-Runflatreifens mit derselben 
Radaufhängung auf einem Prüfstand untersucht und analysiert. Die Ergebnisse 
zeigen, anders als beim harten Runflatreifen, dass der Unterschied zwischen 
dem weichen Runflatreifen der zweiten Generation und dem Standardreifen 
nur noch relativ gering ist, obwohl der weiche Runflatreifen immer noch eine 
verstärkte Seitenwand hat. Hier ist ein übereinstimmendes Ergebnis zu sehen. 
Die sehr ähnlichen Schwingungsamplituden sind auf das ähnliche Schluckver-
mögen der beiden Reifen zurückzuführen. 

Beim Vergleich der Amplitudenspektren bei den beiden Geschwindigkeiten ist 
zu sehen, dass zum einen die vertikalen Gürtelschwingungen der beiden Reifen 
nur bei 90 km/h angeregt werden und zum anderen der Runflatreifen ZP 
(Mode5: Frequenz = 95,70 Hz) aufgrund seiner verstärkten Seitenwand eine 
höhere Resonanzfrequenz als der Standardreifen HP (Mode5: Frequenz = 
93,75 Hz) hat. Die stark unterschiedliche Anregung der vertikalen Starrgürte-
schwingung des Reifens ist nach [Hils10] auf die stark geschwindigkeitsab-
hängigen vertikalen Anregungsverläufe zurückzuführen. Hilscher hat in 
[Hils10] sowohl die longitudinalen als auch die vertikalen Anregungsverläufe 
des Überrollens einer rechteckigen Schlagleiste der Dimension 10 x 25 mm 
(Höhe x Breite) im Frequenzbereich für verschiedene Geschwindigkeiten er-
mittelt, wie in Abbildung 5.17 dargestellt ist. 

Nach Abbildung 5.17 b) werden höhere Frequenzbereiche mit kürzer werden-
dem Impuls immer stärker angeregt. Dies erklärt die geschwindigkeitsabhän-
gig stark unterschiedlich ausgeprägten Gürtelschwingungen bei Schlagleisten-
überfahrt: bei niedrigen Geschwindigkeiten wird der Resonanzbereich der 
Gürtelschwingung nur sehr schwach angeregt, wogegen bei höheren Ge-
schwindigkeiten die Anregungsamplituden und damit auch die maximal auf-
tretenden Schwingungsamplituden deutlich zunehmen [Hils10]. Es ist der Ab-
bildung 5.17 b) zu entnehmen, dass der Anregungsverlauf bei 25 km/h ab ca. 
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40 Hz schnell abfällt, während der ganze untersuchte Frequenzbereich durch 
den Anregungsverlauf bei 90 km/h abgedeckt werden kann. 

 
Abbildung 5.17: a) Longitudinale und b) Vertikale Anregungsverläufe im Frequenzbereich, 

nach [Hils10] 

Desweiteren ist bei den Amplitudenspektren in Abbildung 5.16 zu sehen, dass 
sowohl die Resonanzfrequenz als auch -amplitude der vertikalen Achsreso-
nanz (Mode2) unabhängig vom verwendeten Reifen sind. Ähnlich der vertika-
len Gürtelschwingung des Reifens wird die vertikale Achsresonanz bei höherer 
Geschwindigkeit stärker angeregt. 

In Folge der Vertikalbewegung des Rades entsteht im oberen Stützlager des 
Federbeins (Top-Mount) eine Vertikalkraft, die von der Vergrößerungsfunk-
tion bzw. von der reifengefederten Masse, der Federsteifigkeit der Feder und 
der Dämpfkraft des Schwingungsdämpfers abhängig ist. Die infolge der 
Schlagleistenüberfahrt entstehenden Vertikalkraftverläufe am Top-Mount 
(TM) sowie deren Amplitudenspektren des Standard- und Runflatreifens wer-
den in Abbildung 5.18 für beide Geschwindigkeiten dargestellt. 
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Abbildung 5.18: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Vertikalkräfte am Top-Mount bei 25 

und 90 km/h für den Standardreifen HP und den Runflatreifen ZP 

Die Amplitudenspektren der Kraftverläufe im oberen Stützlager des Feder-
beins zeigen, dass sich sowohl das Frequenzverhalten der Radaufhängung als 
auch die Höhe der Amplituden mit dem Reifen kaum ändern. Die Seitenwand-
verstärkung des Runflatreifens hat kaum Einfluss auf die von der Reifenauf-
standsfläche über das Federbein in das obere Stützlager bzw. in die Karosserie 
übertragene Vertikalkraft. 

Einfluss der Seitenwandstruktur: Längsschwingungen 

In Abbildung 5.19 werden die Längsbeschleunigungen an der Messstelle RTM 
des Standard- und Runflatreifens für zwei Geschwindigkeiten dargestellt.  
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Abbildung 5.19:  Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längsbeschleunigungen an RTM bei 

25 und 90 km/h für den Standardreifen HP und den Runflatreifen ZP 

Die Zeitverläufe der Längsbeschleunigungen am Radträger zeigen, dass die 
durch das Überrollen der Schlagleiste angeregten Schwingungsamplituden bei 
beiden Geschwindigkeiten mit dem Runflatreifen ZP kleiner als mit dem Stan-
dardreifen HP sind, insbesondere bei der niedrigen Geschwindigkeit von 25 
km/h. Dies könnte bedeuten, dass die longitudinale Kraftanregung in der Kon-
taktfläche für die beiden Reifen nicht gleich stark ist. 

Beim Vergleich der Amplitudenspektren bei den beiden Geschwindigkeiten ist 
zu sehen, dass die Schwingungsmoden des Reifen-Fahrwerk-Systems in der 
Längsrichtung bei verschiedenen Geschwindigkeiten sehr unterschiedlich an-
geregt werden, wie es auch in der Vertikalrichtung der Fall ist. Während die 
longtudinalen Achsresonanzen (Mode1) bei beiden Geschwindigkeiten deut-
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lich angeregt werden, sind die Resonanzen der nullten Torsionsmode des Rei-
fens (Mode3) nur bei 25 km/h und die Resonanzen der translatorischen bzw. 
rotatorischen Gürtelschwingung des Reifens (Mode4) nur bei 90 km/h zu se-
hen. Dieses Verhalten resultiert aus den unterschiedlichen Anregungsverläufen 
der Längskraft bei verschiedenen Geschwindigkeiten. 

Nach Abbildung 5.17 a) wird der Frequenzbereich der Gürtelschwingung nur 
sehr schwach, der Bereich der Rotationsschwingung hingegen sehr stark ange-
regt. Ähnlich der Vertikalkraft verschiebt sich die erste Nullstelle der Anre-
gung mit steigender Geschwindigkeit in Richtung höherer Frequenzen. Bei 
Geschwindigkeit um 30 - 50 km/h werden sowohl die Translations- als auch 
die Rotationsschwingung am stärksten angeregt. Mit zunehmender Geschwin-
digkeit ist die maximale Schwingungsamplitude in Längsrichtung aufgrund 
stark sinkender Anregungsamplituden für beide Schwingungsanteile deutlich 
abgefallen [Hils10]. Dies erklärt die starke Anregung der Resonanz der nullten 
Torsionsmode des Reifens (Mode3) bei 25 km/h, die zwischen 30 und 60 Hz 
liegt, und die Abflachung dieser Resonanz bei 90 km/h. Die Resonanz der 
translatorischen bzw. rotatorischen Gürtelschwingung des Reifens (Mode4) 
wird nach Abbildung 5.19 bei 90 km/h sehr stark angeregt. Dies stimmt nicht 
mit den Anregungsverläufen in Abbildung 5.17 a) überein. Der Grund dafür 
ist, dass die in der vorliegenden Untersuchung verwendete Schlagleiste eine 
Höhe von 20 mm hat, bei der die Verschiebung der ersten Nullstelle der Anre-
gung zu höheren Frequenzen mit steigender Geschwindigkeit geringer wird. 
Demzufolge sinkt die Anregungsamplitude nicht so stark wie in Abbildung 
5.17 a) mit zunehmender Geschwindigkeit und kann somit bei 90 km/h die 
starre Reifengürtelschwingung noch deutlich anregen. 

Die Amplitudenspektren der Beschleunigungsverläufe in Abbildung 5.19 zei-
gen, dass sich das Frequenzverhalten der longitudinalen Achsresonanz 
(Mode1) und der nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) mit dem Reifen 
kaum ändert, wie es bei der vertikalen Achsresonanz der Fall ist. Bei der nied-
rigen Geschwindigkeit von 25 km/h liegt der Unterschied zwischen den beiden 
Reifen hauptsächlich bei den Resonanzamplituden der nullten Torsionsmode 
des Reifens (Mode3), die stark von der Massenträgheit des Reifens und dem 
Kontaktzustand im Reifenlatsch abhängt. Dabei hat der Runflatreifen (Mode3: 
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Amplitude = 0,80 m/s2) eine deutlich geringere Resonanzamplitude als der 
Standardreifen (Mode3: Amplitude = 0,91 m/s2). Bei der höheren Geschwin-
digkeit von 90 km/h fallen die Resonanzen der Torsionsmode ab und die Re-
sonanzen der translatorischen bzw. rotatorischen Gürtelschwingung des Rei-
fens (Mode4) werden stark angeregt. Dabei hat der Runflatreifen (Mode4: 
Amplitude = 1,93 m/s2) ebenfalls eine geringere Resonanzamplitude als der 
Standardreifen (Mode4: Amplitude = 2,44 m/s2). Wie vorher schon erwähnt 
könnten die ungünstigeren Bodendruckverhältnisse des Runflatreifens zur nie-
derigeren Kraftanregung in der Kontaktfläche und somit zu kleineren Reso-
nanzamplituden führen.  

Aufgrund des Längsdurchganges der Schlagleiste durch den Reifenlatsch und 
der Elastokinematik der Radaufhängung entstehen beim Überrollen der 
Schlagleiste neben den vertikalen Kraftschwankungen auch Kraftschwankun-
gen der gesamten Radaufhängung in der Längsrichtung. In Abbildung 5.20 
werden dementsprechend die Längskräfte am Längslenker (LL) des Standard- 
und Runflatreifens für die beiden Geschwindigkeiten dargestellt. 

Es ist in Abbildung 5.20 zu beobachten, dass der Unterschied zwischen den 
beiden Reifen bei den beiden Geschwindigkeiten sehr gering ist. Die Seiten-
wandverstärkung des Runflatreifens hat kaum Einfluss auf die von der Kon-
taktfläche über den Längslenker in die Karosserie übertragene Längskraft. 
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Abbildung 5.20: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längskräfte am Längslenker bei 25 

und 90 km/h für den Standardreifen HP und den Runflatreifen ZP 

Einfluss der Laufstreifenmischung: Vertikalschwingungen 

Zur Analyse des Einflusses der Laufstreifenmischung auf das Schwingungs-
verhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems werden die Vertikalbeschleunigungen 
am Radträger sowie die Vertikalkräfte am Top-Mount jeweils mit dem Som-
merreifen PSP3 und dem Winterreifen A4 bei verschiedenen Geschwindigkei-
ten betrachtet. Die beiden untersuchten Reifen haben die dieselbe Architektur, 
aber unterschiedliche Laufstreifenmischungen. In Abbildung 5.21 werden die 
Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Vertikalbeschleunigungen an der 
Messstelle RTM für zwei Geschwindigkeiten dargestellt.  
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Abbildung 5.21: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Vertikalbeschleunigungen an RTM 

bei 25 und 90 km/h für den Sommerreifen PSP3 und den Winterreifen A4 

Bei den Zeitverläufen ist zu sehen, dass der Winterreifen A4 bei beiden Ge-
schwindigkeiten kleinere Schwingungsamplituden als der Sommerreifen PSP 
aufweist. Dies bedeutet, dass der Winterreifen aufgrund seines weicheren 
Laufstreifens ein besseres Schluckvermögen beim Überollen der Schlagleiste 
als der Sommerreifen hat. Der Winterreifen kann die Schlagleiste mit geringe-
rer Vertialbewegung des Rades bzw. Erregung in der Radmitte überrollen. 

Beim Vergleich der Amplitudenspektren ist zu sehen, dass die vertikalen Gür-
telschwingungen der beiden Reifen (Mode5) nur bei der höhereren Geschwin-
digkeit deutlich angeregt werden. Aufgrund der weicheren Laufstreifenmi-
schung in der Aufstandsfläche und der daraus resultierenden unterschiedlichen 
Kontaktbedingung hat der Winterreifen A4 (Mode5: Frequenz = 91,80 Hz) 
trotz der gleichen Seitenwandstruktur eine geringere Resonanzfrequenz der 
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vertikalen Gürtelschwingung als der Sommerreifen PSP3 (Mode5: Frequenz = 
93,75 Hz). Desweiteren ist bei den Amplitudenspektren noch einmal zu bestä-
tigen, dass sowohl die Resonanzfrequenz als auch -amplitude der vertikalen 
Achsresonanz (Mode2) unabhängig vom verwendeten Reifen sind. Ähnlich 
der vertikalen Gürtelschwingung des Reifens wird die vertikale Achsresonanz 
bei 90 km/h stärker angeregt. 

Abbildung 5.22 stellt die am Top-Mount (TM) entstehenden Vertikalkraftver-
läufe und deren Amplitudenspektren für zwei Geschwindigkeiten dar. 

 
Abbildung 5.22: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Vertikalkräfte am Top-Mount bei 25 

und 90 km/h für den Sommerreifen PSP3 und den Winterreifen A4 

Die Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Vertikalkräfte im oberen Stütz-
lager des Federbeins zeigen, dass die Schwankungsamplituden bei beiden Ge-
schwindigkeiten und insbesondere bei der niedrigeren Geschwindigkeit beim 
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Winterreifen kleiner sind. Die weichere Laufsteifenmischung des Winterrei-
fens hat einen positiven Einfluss auf die von der Kontaktfläche über das Fe-
derbein in das obere Stützlager bzw. in die Karosserie übertragene Vertikal-
kraft. 

Einfluss der Laufstreifenmischung: Längschwingungen 

In Abbildung 5.23 werden die Längsbeschleunigungen an der Messstelle RTM 
des Sommer- und Winterreifens für zwei Geschwindigkeiten dargestellt.  

 
Abbildung 5.23: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längsbescheunigungen an RTM bei 

25 und 90 km/h für den Sommerreifen PSP3 und den Winterreifen A4 

Wie es bei den anderen zwei untersuchten Reifen der Fall ist, wird die longtu-
dinale Achsresonanz (Mode1) bei beiden Geschwindigkeiten deutlich ange-
regt, während die Resonanz der nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) 
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nur bei 25 km/h und die Resonanz der translatorischen bzw. rotatorischen Gür-
telschwingung (Mode4) nur bei 90 km/h deutlich zu sehen ist. Wie bereits er-
klärt, ist dies auf die stark geschwindigkeitsabhängigen Anregungsverläufe der 
Längskraft zurückzuführen. 

Anders als in der Vertikalrichtung weisen die Längsbeschleunigungen des 
Winterreifens A4 bei den beiden Geschwindigkeiten deutlich niedrigere 
Amplituden als die des Sommerreifens PSP3 auf. Der Vergleich der Amplitu-
denspektren beider Reifen zeigt, dass dieser Unterschied hauptsächlich im Fre-
quenzbereich der nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) liegt. Die Reso-
nanz der nullten Torsionsmode (Mode3) wird beim Winterreifen A4 (Mode3: 
Amplitude = 0,79 m/s2) aufgrund der niedrigeren Steifigkeit in der Kontaktflä-
che deutlich schwächer als beim Sommerreifen PSP3 (Mode3: Amplitude = 
0,89 m/s2) angeregt. Bei der translatorischen bzw. rotationrischen Gürtel-
schwingung des Reifens (Mode4) sind hingegen fast gleich stark angeregte 
Resonanzen bei beiden Reifen bei 90 km/h zu sehen. Ähnlich der vertikalen 
Gürtelschwingung hat der Winterreifen A4 (Mode4: Frequenz = 101,60 Hz) 
eine leicht niedrigere Resonanzfrequenz als der Sommerreifen PSP3 (Mode4: 
Frequenz = 103,50 Hz). Im niedrigen Frequenzbereich wo sich die longitudi-
nale Achsresonanz (Mode1) befindet, bleibt das Frequenzverhalten unabhän-
gig von der Reifenvariante und der Geschwindigkeit. 

In Abbildung 5.24 werden dementsprechend die Längskräfte am Längslenker 
(LL) des Sommer- und Winterreifens für zwei Geschwindigkeiten dargestellt. 

Es ist in Abbildung 5.24 zu beobachten, dass sich der Unterschied der Schwan-
kungsamplituden mit der Geschwindigkeit verändert. Bei der niedrigeren Ge-
schwindigkeit von 25 km/h hat der Sommerreifen PSP3 wegen der stärker an-
geregten nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) deutlich höhere 
Schwankungsamplituden als der Winterreifen A4. Mit zunehmender Ge-
schwindigkeit fällt die Anregung der nullten Torsionsmode ab. Bei 90 km/h ist 
nur noch die Anregung der longitudinalen Achsresonanz (Mode1) in den 
Amplitudenspektren zu sehen. Dabei hat der Winterreifen A4 wegen der stär-
ker angeregten Achsresonanz eine höhere Kraftschwankung in der Längsrich-
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tung. Der Einfluss der Laufstreifenmischung des Reifens auf die von der Kon-
taktfläche über den Längslenker in die Karosserie übertragenen Längskraft än-
dert sich mit der Geschwindigkeit. 

 
Abbildung 5.24: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längskräfte am Längslenker bei 25 

und 90 km/h für den Sommerreifen PSP3 und den Winterreifen A4 

Kennwertbildung der Beschleunigungen 

Im Folgenden werden die Schwingungsamplitude, -stärke sowie -erregung al-
ler untersuchten Reifen bei mehr Geschwindigkeiten mit Hilfe von den in Ab-
schnitt 5.2.1 eingeführten Kenngrößen diskutiert. 

In Abbildung 5.25 und Abbildung 5.26 werden die Maxima 𝑀𝑎𝑥, Minima 
𝑀𝑖𝑛, Effektivwerte 𝐸𝑓𝑓, Gradienten des ersten Peaks 𝐺𝑟𝑎𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡 sowie Teilef-
fektivwerte 𝑇𝐸𝑓𝑓 der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an der Messstelle 
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RTM bei elf Geschwindigkeiten (25, 30, 40, 50 , 60, 70, 80, 90, 100, 110, 120 
km/h) für die Messreifen ZP, HP, PSP und A4 dargestellt. 

 
Abbildung 5.25: Max, Min, Eff und Gradient der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an 

RTM bei elf Geschwindigkeiten für ZP, HP, PSP3 und A4 

Es ist zunächst in Abbildung 5.25 zu sehen, dass sich bei allen Messreifen fast 
alle Kenngrößen der Vertikalbeschleunigungen mit zunehmender Geschwin-
digkeit von 25 bis 120 km/h vergrößern. Die Erhöhung der Schwingungs-
amplitude und -stärke an der Radnabe wird durch die Erhöhung der Erregungs-
energie verursacht. In Abbildung 5.26 ist zu erkennen, dass die Erhöhung der 
Schwingungsamplitude und -stärke mit zunehmender Geschwindigkeit haupt-
sächlich auf die stärkere Anregung der Resonanz der vertikalen Gürtelschwin-
gung des Reifens (Mode5) zurückzuführen ist. Aufgrund der bereits diskutier-
ten geschwindigkeitsabhängigen Anregungsspektren bei der 
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Schlagleistenüberfahrt dominieren bei hohen Geschwindigkeiten die vertika-
len Gürtelschwingungen des Reifens am Radträger. Die Anregung der vertika-
len Achsresonanz (Mode2) ist hingengen kaum von der Geschwindigkeit be-
einflusst. Desweiteren ist zu beobachten, dass sich sowohl die 
Schwingungsamplituden als auch die Schwingungsstärke in der Vertikalrich-
tung zwischen allen Messreifen nicht groß unterscheiden. Es ist nur zu sehen, 
dass der Winterreifen A4 wegen der etwas schwächer angeregten vertikalen 
Achsresonanz (Mode2) geringere Schwingungsamplituden und -stärken im 
Zeitbereich hat. 

 
Abbildung 5.26: TEff der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an RTM bei elf Geschwindig-

keiten für ZP, HP, PSP3 und A4 

In der Längsrichtung ist in Abbildung 5.25 keine eindeutige Veränderung der 
Kenngrößen mit steigender Geschwindigkeit zu beobachten. Mit Hilfe der 
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Teileffektivwerte in Abbildung 5.26 wird klar, dass dieser Effekt hauptsäch-
lich durch die Veränderung der Anregung der nullten Torsionsmode des Rei-
fens (Mode3) mit der Geschwindigkeit verursacht wird. Wie bereits diskutiert 
wird diese Rotationsschwingung des Reifens aufgrund der Anregungsspektren 
in der Längsrichtung bei Geschwindigkeiten um 30 - 50 km/h am stärksten 
angeregt. Über 50 km/h fällt diese Torsionsmode schnell ab und stattdessen 
wird die longitudinale translatorische bzw. rotatorische Gürtelschwingung des 
Reifens (Mode4) aufgrund der Anregungsspektren stark angeregt. Die beiden 
Effekte verursachen den welligen Verlauf der Schwingungsamplitude sowie -
stärke mit zunehmender Geschwindigkeit. Die Anregung der longitudinalen 
Achsresonanz (Mode1) wird hingengen wenig von der Geschwindigkeit be-
einflusst. Desweiteren ist zu beobachten, dass sich sowohl die Schwingungs-
amplituden als auch die Schwingungsstärke in der Vertikalrichtung zwischen 
den drei Sommerreifen nicht groß unterscheiden. Der Winterreifen A4 hat auf-
grund der deutlich niedrigen Erregungsenergie und somit seiner schwächeren 
Anregung der nullten Torsionsmode (Mode3) und der translatorischen bzw. 
rotatorischen Gürtelschwingung (Mode4) deutlich geringere Schwingungs-
amplituden und -stärken im Zeitbereich. In der Längsrichtung ist noch ein 
deutlicher Unterschied zwischen dem Standardreifen HP und dem Runflatrei-
fen ZP bis zu 80 km/h im Frequenzbereich der nullten Torsionsmode (Mode3) 
zu erkennen. Der Runflatreifen ZP hat in diesem Frequenzbereich eine deutlich 
niedrigere Anregung als der Standardreifen HP. Wie bereits diskutiert könnte 
dies auf die ungünstigeren Bodendruckverhältnisse des Runflatreifens und so-
mit auf eine niedrigere Kraftanregung im Reifenlatsch zurückzuführen sein.  

Kennwertbildung der Kräfte 

In Abbildung 5.27 werden die Maxima 𝑀𝑎𝑥, Minima 𝑀𝑖𝑛 und Effektivwerte 
𝐸𝑓𝑓 der Längskräfte am Längslenker (LL) und Vertikalkräfte am Top-Mount 
(TM) bei elf Geschwindigkeiten für die Messreifen ZP, HP, PSP und A4 dar-
gestellt. 
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Abbildung 5.27: Max, Min und Eff der Längskräfte am Längslenker und Vertikalkräfte am Top-

Mount bei elf Geschwindigkeiten für ZP, HP, PSP3 und A4 

In der Vertikalrichtung nimmt die Kraftschwankungsamplitude bzw. -stärke 
aller vier Reifen eindeutig mit Erhöhung der Geschwindigkeit ab. Es ist hier 
außerdem zu sehen, dass die Kraftschwankungsamplitude bzw. -stärke mit 
dem Winterreifen A4 für alle Geschwindigkeiten unter denen mit allen Som-
merreifen liegt. Der Winterreifen A4 mit weicherer Laufstreifenmischung hat 
ein besseres Schluckverhalten beim Überrollen von Hindernissen als die Som-
merreifen und verursacht somit eine niedrigere Fahrwerkbelastung am Top-
Mount bzw. eine niedrigere übertragene Vertikalkraft in die Karosserie als die 
Sommerreifen. 

Für alle Reifen wird in der Längsrichtung eine Absenkung der beiden Kenn-
größen mit Erhöhung der Geschwindigkeit bis zu 70 km/h beobachtet. Nach 
Abbildung 5.26 dominiert die nullte Torsionsmode des Reifens (Mode3) in 
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diesem Geschwindigkeitsbereich. Die deutliche Anregung der Resonanz der 
nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) vergrößert die Schwankungs-
amplitude sowie -stärke der Längkraft im Zeitbereich. Der Winterreifen A4 hat 
wegen der weicheren Laufstreifenmischung, d. h. niedrigere Steifigkeit in der 
Kontaktfläche, eine deutlich schwächere Anregung dieser Schwingungsmode 
im Frequenzbereich als die Sommerreifen. Über 70 km/h fällt die Anregung 
dieser Resonanz schnell ab und es dominiert die longitudinale Achsresonanz 
(Mode1) und die translatorische bzw. rotatorische Gürtelschwingung des Rei-
fens (Mode4) im Frequenzbereich. Die Anregungen der beiden Schwingungs-
moden sind gemäß der Teileffektivwerte vergleichbar bei allen Messreifen und 
verändern sich bei allen Messreifen nicht stark mit der Geschwindigkeit. Dem-
zufolge bleiben die Kraftschwankungsamplituden und -stärke im hohen Ge-
schwindigkeitsbereich relativ stabil.  

Die Analyse der Kenngrößen der Schwingungen und Kraftschwankungen be-
stätigt, dass die höhere Längs- und Vertikalsteifigkeit von Sommerreifen (vgl. 
Abbildung 4.10, Abbildung 4.8) zu höheren Schwingungsamplituden und -
stärken am Radträger und zu höheren Schwankungsamplituden und -stärken 
der über den Längslenker und über das Federbein in die Karosserie übertrage-
nen Kräfte verursachen können. Infolgedessen wird der Fahrkomfort verringert 
und die Fahrwerkbelastung erhöht, vor allem beim Überrollen von Einzelhin-
dernissen bzw. Fahrten auf unebenen Fahrbahnen. Der Winterreifen mit wei-
cherer Laufstreifenmischung hat einen positiven Einfluss auf das Schwin-
gungsverhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems bei Überfahrten von 
Fahrbahnunebenheiten. 

Die Ergebnisse der Reifen-Steifigkeitsuntersuchung in den Abschnitten 4.3.1 
und 4.3.2 zeigen, dass der Runflatreifen ZP in der Längs- sowie Vertikalrich-
tung eine deutlich höhere Steifigkeit als der Standardreifen HP besitzt. Trotz 
der höheren Steifigkeit in der Längsrichtung sind aber die bei der Schlagleis-
tenüberfahrt mit dem Runflatreifen ZP entstehenden Längsschwingungen am 
Radträger und Längskraftschwankungen am Längslenker aufgrund der weni-
ger angeregten nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) kleiner als mit dem 
Standardreifen HP. Dies führt zu besserem Komfort beim Überrollen von Hin-
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dernissen und weniger Belastung bzw. Schädigung des Fahrwerks. Jeschor be-
schreibt in [Jesc05], dass die höhere Längssteifigkeit des Runflatreifens den 
Komfort verringert und die Fahrwerkbelastung erhöht, vor allem beim Über-
rollen von Einzelhindernissen bzw. unebenen Fahrbahnen. Je höher die Stei-
figkeit des Reifens in der Längsrichtung ist, desto höher ist auch die entste-
hende Umfangskraft beim Überrollen von Hindernissen. Die Ergebnisse in der 
vorliegenden Untersuchung bestätigen aber, dass dies bei der neuen Genera-
tion von Runflatreifen nicht mehr immer der Fall ist. 

5.4.2 Einfluss	der	Schlagleistengeometrie	

Zur Untersuchung des Einflusses verschiedener Querschnitte der Einzelhin-
dernisse werden die Schlagleistenüberfahrten des Reifen-Fahrwerk-Systems 
für die Messreifen ZP, HP, PSP3 und A4 ausgehend von der Standardbetriebs-
bedingung bei der Geschwindigkeit von 50 km/h mit variierenden Schlagleis-
ten (vgl. Abbildung 5.2) durchgeführt. Aus den Versuchsergebnissen sind zum 
einen der Einfluss der Unebenheitshöhe und zum anderen der Einfluss der 
Flankenform bzw. Flankenneigung zu ermitteln. 

Einfluss der Höhe 

In Abbildung 5.28 werden die Zeitverläufe und Amplitudenspektren der 
Längs- und Vertikalbeschleunigung an der Messstelle RTM bei 50 km/h und 
zwei Schlagleisten gleicher Flankenneigung, aber unterschiedlicher Höhe für 
den Messreifen HP dargestellt. 

Aufgrund der doppelten Schlagleistenhöhe verdoppeln sich die Amplituden 
des ersten Peaks der Zeitverläufe in beiden Richtungen, welches direkt mit der 
Erregung der Schlagleiste verbunden ist. Die Amplituden der Nachschwingun-
gen sind bei der Schlagleistenhöhe von 20 mm in beiden Richtungen mehr als 
verdoppelt, welches auf die angeregten Resonanzen der Schwingungsmoden 
zurückzuführen ist.  
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Abbildung 5.28: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigun-

gen an RTM bei 50 km/h und Schlagleisten Nr.2 und 4 für HP 

In den Amplitudenspektren wird zunächst eine Verringerung der Resonanzfre-
quenz mit Erhöhung der Schlagleistenhöhe für die longitudinale Achsresonanz 
(Mode 1) beobachtet. Dieser Effekt kann durch die unterschiedliche Achsver-
spannung bei unterschiedlicher Schlagleistenhöhe erklärt werden. Die Steifig-
keiten der Gummilager hängen nämlich von der Belastungsrichtung ab. Bei 
einer höheren Schlagleiste verändern sich die Belastungsrichtung der Gummi-
lager und deshalb auch die Steifigkeit. Die Resonanzamplituden der vertikalen 
Achsresonanz (Mode2) und der nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) 
sind ungefähr um den Faktor 2,5 im Vergleich zu denen bei der Schlagleisten-
höhe von 10 mm größer, während sich die Resonanzamplituden der translato-
rischen bzw. rotatorischen Gürtelschwingung des Reifens (Mode4) und der 
vertikalen Gürtelschwingung des Reifens (Mode5) ungefähr verdoppelt haben. 
Damit werden die mehr als verdoppelten Amplituden der Nachschwingungen 
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in beiden Richtungen im Zeitbereich erklärt. Die Schlagleistenhöhe hat einen 
Verstärkungseffekt auf das Schwingungsverhalten in beiden Richtungen. 

In Abbildung 5.29 werden die Zeitverläufe und Amplitudenspektren der 
Längskräfte am Längslenker (LL) und Vertikalkräfte am Top-Mount (TM) bei 
der Überfahrt mit 50 km/h über zwei Schlagleisten gleicher Flankenneigung 
aber unterschiedlicher Höhe für den Messreifen HP dargestellt. 

 
Abbildung 5.29: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längskräfte an LL und Vertikalkräfte 

an TM bei 50 km/h und den Schlagleisten Nr.2 und 4 für HP 

Der Verstärkungseffekt der Schlagleistenhöhe auf das Schwingungsverhalten 
am Radträger ist ebenfalls bei der Längskraft am Längslenker und der Verti-
kalkraft am Top-Mount zu finden. Die Resonanzamplituden der vertikalen 
Achsresonanz (Mode2) und der nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) 
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haben sich ungefähr um den Faktor 2,5 im Vergleich zu denen bei der Schlag-
leistenhöhe von 10 mm vergrößert. In den Amplitudenspektren der Kräfte sind 
die Anregungen der Resonanzen der Gürtelschwingungen des Reifens (Mode4 
und Mode5) nicht deutlich zu sehen.  

Einfluss der Flankenform der Schlagleisten 

In Abbildung 5.30 werden die Zeitverläufe und Amplitudenspektren der 
Längs- und Vertikalbeschleunigungen an der Messstelle RTM bei der Über-
fahrt von zwei Schlagleisten der Höhe 10 mm mit unterschiedlicher Flanken-
form bei 50 km/h dargestellt. 

 
Abbildung 5.30: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigun-

gen an RTM bei 50 km/h und den Schlagleisten Nr.1 und 2 für HP 



5  Übertragungsverhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems bei Überfahrt von Einzelhindernissen 

178 

Es ist in Abbildung 5.30 zu sehen, dass sich der Einfluss der Flankenform auf 
die Schwingungseigenschaften am Radträger hauptsächlich in der Längsrich-
tung und insbesondere bei der Resonanz der nullten Torsionsmode des Reifens 
(Mode3) bemerkbar macht. Mit der schrägen Kante wird diese Schwingungs-
mode deutlich stärker angeregt, was zur größeren Schwingungsamplitude im 
Zeitbereich führt. In der Vertikalrichtung ist kaum ein Unterschied zwischen 
den beiden Flankenneigungen zu erkennen. 

In Abbildung 5.31 werden die Zeitverläufe und Amplitudenspektren der 
Längs- und Vertikalbeschleunigung an der Messstelle RTM bei 50 km/h und 
vier Schlagleisten der Höhe 20 mm, aber unterschiedlicher Flankenform, für 
den Messreifen HP dargestellt. 

 
Abbildung 5.31: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigun-

gen an RTM bei 50 km/h und den Schlagleisten Nr.3, 4, 5 und 6 für HP 
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Die Zeitverläufe und Amplitudenspektren in Abbildung 5.31 bestätigen zu-
nächst den bei den Schlagleisten Nr.1 und Nr.2 beobachteten Effekt. Der Ein-
fluss der Flankenform macht sich hauptsächlich in der Längsrichtung und bei 
der nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) im Frequenzbereich bemerk-
bar. Es ist kaum ein Unterschied zwischend den Schwingungseigenschaften 
mit den Schlagleisten Nr.3 und Nr.4 zu sehen, die den gleichen Flankennei-
gungswinkel haben, während das Amplitudenspektrum der Längsbeschleuni-
gung mit der rechteckigen Schlagleiste Nr. 5 eine deutlich stärker angeregte 
Resonanz der nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) hat. Dies zusammen 
mit den Ergebnissen in Abbildung 5.30 bedeutet, dass die Flankenform der 
Schlagleiste den entscheidenden Einfluss auf die Längsschwingung am Rad-
träger bei der Schlagleistenüberfahrt hat. Je schärfer die Kante ist, desto stärker 
wird die Resonanz der nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) angeregt 
und somit die Schwingungsamplitude. Die scharfe Kante eines Hindernisses 
wird beim Überrollen weniger von dem Reifen ‚geschluckt‘ und somit entsteht 
eine höhere Kraftanregung im Reifenlatsch. 

Ferner unterscheiden sich die Resonanzamplituden bei den Schlagleisten Nr. 3 
bis 5 deutlich von denen bei der Schlagleiste Nr. 6, die die gleiche Höhe hat, 
aber viel breiter als die anderen ist. Eine große Bereite der Schlagleiste bedeu-
tet zum einen eine extrem große Kontaktlänge bzw. Kontaktfläche mit dem 
Reifen und zum anderen eine größere Längs- und Vertikalbewegung in der 
Radmitte wegen des in Abbildung 5.32 veranschaulichten Kontaktzustands der 
Schlagleiste Nr. 6 mit dem Reifen. 

 
Abbildung 5.32: Kontaktzustand der Schlagleiste Nr. 6 mit dem Reifen 

Bei der Radlast 2845 N lässt sich die Länge des Reifenlatschs auf einer hori-
zontalen Ebene auf ca. 100 mm abschätzen. Da die Länge der Schlagleiste Nr. 
6 viel größer als die Kontaktlänge des Reifens mit der Fahrbahnoberfläche ist, 

100 mm

5 mm
5 mm
10 mm
10 mm
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steht der Reifen beim Überrollen vollständig auf dieser Schlagleiste. Der Rei-
fen kann dieses Hindernis nicht vollständig schlucken, sondern muss das Hin-
dernis mit größerer Längs- und Vertikalbewegung überrollen. Die größeren 
Bewegungen in beiden Richtungen führen zu stärkeren Anregungen der Achs-
resonanzen (Mode1 und Mode2). Die höhere Resonanzamplitude der nullten 
Torsionsmode des Reifens (Mode3) bei der Schlageiste Nr.6 lässt sich durch 
das stärkere Eindrücken in den Reifen in der Kontaktfläche erklären. Es ist 
außerdem zu beobachten, dass die Gürtelschwingungen des Reifens (Mode4 
und Mode5) bei der Schlagleiste Nr.6 schwächer angeregt werden als bei den 
Schlagleisten Nr. 3 bis 5 gleicher Höhe. Nach [Hils10] werden höhere Fre-
quenzbereiche mit kürzer werdendem Inpuls immer stärker angeregt. Wird der 
Reifen durch einen kürzeren Impuls, z. B. einen Hammerschlag, angeregt, ist 
die translatorische Gürtelschwingung bereits bei langsamen Rollen dominie-
rend. Aus diesem Grund können die Gürtelschwingungen des Reifens von den 
Schlagleisten Nr. 3, 4 und 5, deren Anregungsverläufe näher an einem Impuls 
liegen, stärker angeregt werden. 

In Abbildung 5.33 sind die Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längs-
kräfte am Längslenker (LL) und Vertikalkräfte am Top-Mout (TM) für den 
Messreifen HP bei 50 km/h und den vier Schlagleisten der Höhe 20 mm unter-
schiedlicher Flankenform dargestellt. 

Der Vergleich der Zeitverläufe der Längs- und Vertikalkraftschwankungen bei 
den vier Schlagleisten zeigt, dass die Kraftschwankungsamplituden in beiden 
Richtungen vor allem durch die Querschnittsform der Schlagleiste beeinflusst 
werden. Je schärfer die Kantenform der Schlagleiste ist, desto größer werden 
die Schwankungsamplituden der Längs- und Vertikalkräfte. Den größeren 
Kraftschwankungsamplituden im Zeitbereich liegen die stärkeren Anregungen 
der longitudinalen Achsresonanz (Mode1) sowie der nullten Torsionsmode des 
Reifens (Mode3) zugrunde. Die Resonanzen der Gürtelschwingungen des Rei-
fens (Mode4 und Mode5) sind in den Kraftamplitudenspektren nicht deutlich 
zu erkennen. 
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Abbildung 5.33: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längskräfte an LL und Vertikalkräfte 

am TM bei 50 km/h und den Schlagleisten Nr.3, 4, 5 und 6 für HP 

Wie bereits erklärt kann der Reifen die Schlagleiste Nr.6 aufgrund ihrer Breite 
nicht so gut wie die anderen Schlagleisten beim Überrollen umschließen bzw. 
schlucken. Das Rad muss sich mehr bewegen, um diese Schlagleiste zu über-
rollen. Entsprechend den Zeitverläufen und Amplitudenspektren haben die 
größeren Radbewegungen bei der Schlagleiste Nr.6 einen entscheidenden Ein-
fluss auf die Achsresonanzen (Mode1 und Mode2) sowie die nullte Torsions-
mode des Reifens (Mode3) und verursachen deutlich größere Schwankungs-
amplituden in beiden Richtungen. 

Kennwertbildung der Beschleunigungen 

Im Folgenden werden die Schwingungseigenschaften mit Hilfe von objektiven 
Kenngrößen bewertet und miteinander verglichen. In Abbildung 5.34 und Ab-
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bildung 5.35 werden die Maxima 𝑀𝑎𝑥, Minima 𝑀𝑖𝑛, Effektivwerte 𝐸𝑓𝑓, Gra-
dienten des ersten Peaks 𝐺𝑟𝑎𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡  sowie die Teileffektivwerte 𝑇𝐸𝑓𝑓  der 
Längs- und Vertikalbeschleunigungen an der Messstelle RTM bei 50 km/h und 
allen sechs Schlagleisten für die Messreifen ZP, HP, PSP3 und A4 dargestellt. 

 
Abbildung 5.34: Max, Min, Eff und Gradient der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an 

RTM bei 50 km/h und sechs Schlagleisten für ZP, HP, PSP3 und A4 

In Abbildung 5.34 sind mehrere Effekte zu beobachten. Zunächst kann festge-
stellt werden, dass die Erhöhung der Schlagleistenhöhe zu einer Vergrößerung 
der Schwingungsamplitude und -stärke am Radträger, insbesondere bei den 
drei Sommerreifen mit höheren Steifigkeiten in der Aufstandsfläche, führt. Bei 
einer Verdoppelung der Schlagleistenhöhe haben sich die Schwingungs-
amplituden und -stärken in den beiden Richtungen mehr als verdoppelt. Die-
sem Effekt liegt in der Längsrichtung die Anregung der Resonanz der nullten 
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Torsionsmode des Reifens (Mode3) und in der Vertikalrichtung die Anregung 
der vertikalen Achsresonanz (Mode2) zugrunde. Die Flankenform der Schlag-
leiste hat ebenfalls einen Einfluss auf das Schwingungsverhalten am Radträ-
ger. Je schärfer die Kante ist, desto größer wird die Schwingungsamplitude und 
–stärke. 

 
Abbildung 5.35: TEff der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an RTM bei 50 km/h und sechs 

Schlagleisten für ZP, HP, PSP3 und A4 

Zweitens ist zu beobachten, dass die Schwingungsamplitude, -stärke und -er-
regung in der Radmitte beim Winterreifen A4 in den beiden Richtungen deut-
lich niedriger als bei den drei Sommerreifen ist. Ferner ist der Winterreifen 
weniger empfindlich auf eine Änderung der Schlagleistenhöhe, insbesondere 
in der Längsrichtung, als die Sommerreifen. Dies liegt an der deutlich niedri-
geren gesamten Längssteifigkeit des Winterreifens (vgl. Abbildung 4.8). Nach 
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[Jesc05] kann die Tangentialsteifigkeit des Reifens, hier die gesamte Längs-
steifigkeit, als ein Bewertungsmaß für den Komfort eines Reifens beim Über-
rollen von Einzelhindernissen angesehen werden. Je geringer die Steifigkeit in 
tangentialer Richtung ist, desto geringer ist auch die entstehende Tangential-
kraft beim Überrollen von Hindernissen. Das heißt, der Reifen kann das Hin-
dernis weicher und somit komfortabler überrollen. Nach der Analyse der 
Kenngrößen erzeugt der Winterreifen A4 beim Überrollen von allen sechs 
Schlagleistenvarianten den besten Komfort im Reifen-Fahrwerk-System. 

Kennwertbildung der Kraftschwankungen 

In Abbildung 5.36 werden die Maxima 𝑀𝑎𝑥, die Minima 𝑀𝑖𝑛 und Effektiv-
werte 𝐸𝑓𝑓 der Längskräfte am Längslenker (LL) und Vertikalkräfte am Top-
Mount (TM) bei 50 km/h und allen sechs Schlagleisten für die Messreifen ZP, 
HP, PSP3 und A4 verglichen. 

Für alle Reifen wird in der Längs- und Vertikalrichtung eine Zunahme der bei-
den Kenngrößen mit Erhöhung der Schlagleistennummer beobachtet. Mit Er-
höhung der Schlagleistennummer nehmen die Schlagleistenhöhe und die 
Schärfe der Schlagleistenkante zu. Übereinstimmend mit den Ergebnissen der 
Schwingung in der Radmitte hat die Höhe der Schlagleiste einen größeren Ein-
fluss auf die Kraftschwankungsamplitude und -stärke als die Flankenform der 
Schlagleiste.  
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Abbildung 5.36: Max, Min, Eff der Längskräfte an LL und Vertikalkräfte an TM bei 50 km/h 

und sechs Schlagleisten für ZP, HP, PSP3 und A4 

Bei Berücksichtigung des Querschnittes aller sechs Schlagleisten führen die 
Ergebnisse zur Schlussfolgerung, dass die Kraftanregung in der Kontaktfläche 
und die daraus entstehenden Schwingungen und Kraftschwankungen im Rei-
fen-Fahrwerk-System mit dem Schluckverhalten zwischen dem Reifen und der 
Schlagleiste verbunden ist. Die Höhe des Einzelhindernisses hat einen großen 
Einfluss sowohl auf das longitudinale und als auch auf das vertikale Schwin-
gungsverhalten innerhalb des Reifen-Fahrwerk-Systems und weist Verstär-
kungseffekte in beide Richtungen auf. Je höher das Einzelhindernisses ist, 
desto stärker verringert das Einzelhindernis den Fahrkomfort und vergrößert 
die Schädigungsmöglichkeit des Fahrwerks. Desweiteren kann die Flanken-
form des Einzelhindernisses ebenfalls das longitudinale Schwingungsverhal-
ten des Reifen-Fahrwerk-Systems beeinflussen. Jedoch ist deren Einfluss auf 
den Frequenzbereich der nullten Torsionsmode des Reifens begrenzt. 
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5.4.3 Einfluss	des	Fülldrucks	

Zur Untersuchung des Fülldruckeinflusses werden die Schlagleistenüberfahr-
ten des Reifen-Fahrwerk-Systems für die Michelin-Reifen ZP, HP, PSP3 und 
A4 ausgehend von der Standardbetriebsbedingung mit variierenden Fülldrü-
cken durchgeführt. 

Schwingungen am Radträger 

Abbildung 5.37 zeigt beispielhaft die Zeitverläufe und Amplitudenspektren 
der gemessenen Längs- und Vertikalbeschleunigungen an der Messstelle RTM 
bei drei Reifenfülldrücken für den Messreifen PSP3. 

 
Abbildung 5.37: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbescheunigungen 

an RTM bei drei Fülldrücken für PSP3 
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Für die longitudinale und vertikale Achsresonanz (Mode1 und Mode2) wird 
eine Erhöhung der Resonanzamplitude mit Erhöhung des Fülldrucks beobach-
tet. Da sich eine Erhöhung des Fülldrucks wie eine Versteifung des Reifens 
auswirkt, wird es für den Reifen schwieriger, die Schlagleiste beim Überrollen 
zu schlucken. Infolge des niedrigeren Schluckvermögens muss der Reifen das 
gleiche Hindernis bei der gleichen Radlast mit deutlich größeren Bewegungen 
überrollen. Aus diesem Grund vergrößern sich die Längs- und Vertikalanre-
gungen in der Radmitte und die Resonanamplituden der Achse. Die Resonanz-
frequenzen bleiben mit variiendem Fülldruck unverändert. 

Für die nullte Torsionsmode des Rades (Mode3) wird zum einen eine Ver-
schiebung der Resonanzfrequenz in Richtung größerer Werte und zum anderen 
eine deutliche Verringerung der Resonanzamplitude mit zunehmendem Füll-
druck beobachtet. Die Erhöhung des Fülldrucks bei der gleichen Radlast ver-
kleinert die Kontaktfläche zwischen Reifen und Fahrbahn. Bei gleicher Ver-
schiebung bzw. Verdrehung des Reifens gegenüber der Fahrbahn können 
aufgrund einer geringeren Anzahl von Gummielementen im Kontakt nur nied-
rigere Umfangskräfte aufgebaut werden. Dies führt zur geringeren Kraftanre-
gung im Kontakt und somit zu einer Verringerung der Resonanzamplitude mit 
zunehmendem Fülldruck. Der Erhöhung der Resonanzfrequenz liegt die er-
höhte gesamte Torsionssteifigkeit des versteiften Reifens zugrunde. 

Für die beiden Gürtelschwingungsmoden des Reifens (Mode4 und Mode5) 
wird zum einen eine Verschiebung der Resonanzfrequenz in Richtung größerer 
Werte und zum anderen eine deutliche Vergrößerung der Resonanzamplitude 
mit zunehmendem Fülldruck beobachtet. Die Erhöhung der Resonanzfrequen-
zen ergibt sich aus der Erhöhung der Radial- und Drehsteifigkeit des versteif-
ten Reifens. Die Erhöhung der Resonanzamplituden folgt aus der Vergröße-
rung der Erregungen in der Radmitte wegen des schwächer werdenden 
Schluckvermögens des Reifens mit zunehmendem Fülldruck.  

Kennwertbildung der Beschleunigungen 

Im Folgenden werden die Schwingungseingeschaften mit Hilfe von objektiven 
Kenngrößen bewertet und miteinander verglichen. In Abbildung 5.38 und Ab-
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bildung 5.39 werden die Maxima 𝑀𝑎𝑥, Minima 𝑀𝑖𝑛, Effektivwerte 𝐸𝑓𝑓, Gra-
dienten des ersten Peaks 𝐺𝑟𝑎𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡  sowie die Teileffektivwerte 𝑇𝐸𝑓𝑓  der 
Längs- und Vertikalbeschleuigungen an der Messstelle RTM bei neun Reifen-
fülldrücken (1,6/1,8/2,0/2,2/2,4/2,6/ 2,8/3,0/3,2 bar) für die Messreifen ZP, 
HP, PSP3 und A4 dargestellt. 

 
Abbildung 5.38: Max, Min, Eff und Gradient der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an 

RTM bei neun Reifenfülldrücken für ZP, HP, PSP3 und A4 

In der Vertikalrichtung nehmen die Anregungen der vertikalen Achsresonanz 
(Mode2) und der vertikalen Gürtelschwingung des Reifens (Mode5) bei allen 
Messreifen eindeutig mit zunehmendem Fülldruck zu, welches auf die Vergrö-
ßerung der Schwingungsamplituden und –stärke im Zeitbereich zurückzufüh-
ren ist. 
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Abbildung 5.39: TEff der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an RTM bei neun Fülldrücken 

für ZP, HP, PSP3 und A4 

In der Längsrichtung ändert sich prinzipiell nicht viel mit Erhöhung des Füll-
drucks. Dies kann mit Hilfe der Amplitudenspektren erklärt werden. Die Ver-
ringerung der Anregung der nullten Torsionsmode (Mode3) und die leichte 
Erhöhung der Anregung der longitudinalen Achsresonanz (Mode1) und der 
translatorischen bzw. rotatorischen Gürtelschwingung des Reifens (Mode4) im 
Frequenzbereich führen zum Ausgleich im Zeitbereich (vgl. Abbildung 5.37). 

Die Ergebnisse der Kenngrößen bestätigen hier einen großen Einfluss des Rei-
fenfülldrucks auf die Vertikalschwingung am Radträger. Je größer der Reifen-
fülldruck ist, desto schlechter wird der Fahrkomfort.  
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Kraftschwankungen am Längslenker und Top-Mount 

In Abbildung 5.40 werden beispielhaft die Zeitverläufe und Amplitudenspek-
tren der gemessenen Längskräfte am Längslenker (LL) und Vertikalkräfte am 
Top-Mount (TM) bei drei Reifenfülldrücken für den Messreifen PSP3 gezeigt. 

 
Abbildung 5.40: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längskräfte am Längslenker und 

Vertikalkräfte am Top-Mount bei drei Fülldrücken für PSP3 

Der Vergleich der Zeitverläufe und Amplitudenspektren bei fünf Reifenfüll-
drücken zeigt, dass der Reifenfülldruck vor allem die Kraftschwankungs-
amplituden in der Vertikalrichtung deutlich beeinflussen kann. Die Schwan-
kungsamplitude der Vertikalkraft nimmt fast linear mit zunehmendem 
Fülldruck zu. In der Längsrichtung verändert sich die Kraftschwankungs-
amplitude im Zeitbereich wegen der gegenseitigen Wirkung des Reifenfüll-
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drucks auf die longitudinalen Achsresonanz (Mode1) und die nullte Torsions-
mode des Reifens (Mode3) nicht eindeutig mit Veränderung des Reifenfüll-
drucks. 

Kennwertbildung der Kräfte 

In Abbildung 5.41 werden die Maxima 𝑀𝑎𝑥, Minima 𝑀𝑖𝑛 und Effektivwerte 
𝐸𝑓𝑓 der Längskräfte am Längslenker (LL) und Vertikalkräfte am Top-Mount 
(TM) mit neun Reifenfülldrücken für die Messreifen ZP, HP, PSP3 und A4 
verglichen. 

 
Abbildung 5.41: Max, Min und Eff der Längskräfte am Längslenker und Vertikalkräfte am Top-

Mount bei neun Reifenfülldrücken für ZP, HP, PSP3 und A4 
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Für alle Reifen werden ähnliche Effekte sowohl in der Längsrichtung als auch 
in der Vertikalrichtung beobachtet. In der Längsrichtung bleibt die Kraft-
schwankungsamplitude sowie –stärke fast unverändert mit der Erhöhung des 
Reifenfülldrucks. Diesem liegt die Erhöhung der longitudinalen Achsresonanz 
(Mode 1) aber die Absenkung der nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) 
mit zunehmendem Fülldruck zugrunde. In der Vertikalrichtung nimmt die 
Kraftschwankungsamplitude sowie –stärke deutlich und fast linear mit der Er-
höhung des Reifenfülldrucks zu. Diese Zunahme wird durch die direkte Erhö-
hung der Erregung in der Radmitte mit Erhöhung des Fülldrucks verursacht. 

Die Ergebnisse der Kenngrößen bestätigen hier einen großen Einfluss des Rei-
fenfülldrucks auf die über das Federbein in das Top-Mount bzw. in die Karos-
serie übertragene Vertikalkraft im Reifen-Fahrwerk-System. Je größer der Rei-
fenfülldruck ist, desto stärker wird die Kraftschwankung. Ein größerer 
Reifenfülldruck führt zu einer größeren Fahrwerkbelastung in der Vertikalrich-
tung und somit zu einer größeren Möglichkeit der Fahrwerkschädigung. 

5.4.4 Einfluss	der	Radlast	

Zur Untersuchung des Radlasteinflusses werden die Schlagleistenüberfahrten 
des Reifen-Fahrwerk-Systems für die Michelin-Reifen ZP, HP, PSP3 und A4 
ausgehend von der Standardbetriebsbedingung mit variierenden Radlasten 
durchgeführt. 

Schwingungen am Radträger 

Abbildung 5.42 zeigt beispielhaft die Zeitverläufe und Amplitudenspektren 
der gemessenen Längs- und Vertikalbeschleunigung der Messstelle RTM bei 
drei Radlasten für den Messreifen HP.  
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Abbildung 5.42: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbescheunigungen 

an RTM bei drei Radlasten für HP 

Es lässt sich in Abbildung 5.42 beobachten, dass die Radlast vor allem einen 
deutlichen Einfluss auf die Anregung der nullten Torsionsmode des Reifens 
(Mode3) hat. Für diese Schwingungsmode wird eine deutliche Erhöhung der 
Resonanzamplitude mit Erhöhung der Radlast erkannt. Die Erhöhung der Rad-
last bei konstantem Fülldruck ergibt eine Vergrößerung der Aufstandsfläche 
zwischen Reifen und Fahrbahn sowohl in der Fahrtrichtung als auch in der 
Querrichtung, in der die Schlagleiste montiert wird. Mit der Vergrößerung der 
Reifenaufstandsfläche in der Querrichtung hat der Reifen mit der Schlagleiste 
beim Überrollen eine vergrößerte Kontaktfläche, was auch eine vergrößerte 
Kraftanregung durch die Schlagleiste im Reifenlatsch bedeutet. Die Kraftan-
regung in der Kontaktfläche ist entscheidend für die Anregung der nullten Tor-
sionsmode des Reifens (Mode3). Die daraus resultierende stärkere Anregung 
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dieser Resonanz führt zur Erhöhung der Schwingungsamplitude des longitudi-
nalen Zeitverlaufs mit zunehmender Radlast.  

Kennwertbildung der Beschleunigungen 

Nach der Analyse der Amplitudenspektren wird im Folgenden auch die Kenn-
wertbildung diskutiert. In Abbildung 5.43 und Abbildung 5.44 werden die Ma-
xima 𝑀𝑎𝑥 , Minima 𝑀𝑖𝑛 , Effektivwerte 𝐸𝑓𝑓 , Gradienten des ersten Peaks 
𝐺𝑟𝑎𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡  sowie die Teileffektivwerte 𝑇𝐸𝐹𝐹  der Längs- und Vertikalbe-
schleuigungen an der Messstelle RTM bei sechs Radlasten (2300, 2845, 3300, 
3801, 4300, 4800 N) für die Messreifen ZP, HP, PSP3 und A4 dargestellt. 

 
Abbildung 5.43: Max, Min, Eff und Gradient der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an 

RTM bei sechs Radlasten für ZP, HP, PSP3 und A4 
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Abbildung 5.44: TEff der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an RTM bei sech Radlasten für 

ZP, HP, PSP3 und A4 

Es ist zunächt in der Vertikalrichtung zu sehen, dass sich die Schwingungs-
amplituden und -stärke mit allen Messreifen nicht viel mit variiender Radlast 
verändert. Gemäß den Teileffektivwerten verringert sich die Anregung der ver-
tikalen Achsresonanz (Mode2) mit zunehmender Radlast, während sich die 
Anregung der vertikalen Gürtelschwingung des Reifens (Mode5) mit zuneh-
mender Radlast leicht verringert. Die gegenseitige Beeinflussung führt zum 
Ausgleich im Zeitbereich. 

In der Längsrichtung nehmen hingegen die Schwingungsamplitude und -stärke 
aller Messreifen fast linear mit Erhöhung der Radlast zu. Gemäß den Teilef-
fektivwerten wird dies hauptsächlich durch die eindeutige Erhöhung der An-
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regung der nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) sowie der translatori-
schen bzw. rotatorischen Gürtelschwingung des Reifens (Mode4) im Fre-
quenzbereich verursacht. 

Die Ergebnisse der Kennwertbildung bestätigen hier, dass die Radlast einen 
deutlichen Einfluss auf die Längsschwingung am Radträger hat. Das bedeutet, 
je größer die Radlast ist, desto schlechter wird der Fahrkomfort.  

Kraftschwankungen am Längslenker und Top-Mount 

In Abbildung 5.45 werden beispielhaft die Zeitverläufe der Längskraftschwan-
kung an der Messstelle am Längslenker (LL) und der Vertikalkraftschwankung 
an der Messstelle am Top-Mount (TM) bei sechs Radlasten für den Messreifen 
HP gezeigt. 

 
Abbildung 5.45: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längskräfte am Längslenker und 

Vertikalkräfte am Top-Mount bei sechs Radlasten für HP 
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Der Vergleich der Zeitverläufe der Längskraftschwankung zeigt, dass die Er-
höhung der Radlast die Schwankungsamplituden deutlich vergrößert. Dieser 
Vergrößerung liegt die stärkere Anregung der nullten Torsionsmode des Rei-
fens (Mode3) im Frequenzbereich mit Erhöhung der Radlast zugrunde. 

In der Vertikalrichtung wird eine etwa gleichmäßige Verringerung des positi-
ven Peaks bzw. Vergrößerung des negativen Peaks beobachtet. Dies führt zu 
einer kaum merklichen Änderung der Kraftschwankungsamplitude. 

Kennwertbildung der Kraftschwankungen 

In Abbildung 5.46 werden die Maxima 𝑀𝑎𝑥, Minima 𝑀𝑖𝑛 und Effektivwerte 
𝐸𝑓𝑓 der Längskräfte am Längslenker (LL) und Vertikalkräfte am Top-Mount 
(TM) mit sechs Radlasten für die Messreifen ZP, HP, PSP3 und A4 verglichen. 

 
Abbildung 5.46: Max, Min und Eff der Längskräfte am Längslenker und Vertikalkräfte am Top-

Mount bei sechs Radlasten für ZP, HP, PSP3 und A4 
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Für alle Reifen werden ähnliche Effekte sowohl in der Längsrichtung als auch 
in der Vertikalrichtung beobachtet. In der Längsrichtung nimmt die Kraft-
schwankungsamplitude sowie –stärke deutlich mit der Erhöhung der Radlast 
zu. Diesem Verhalten liegt die deutlich stärkere Anregung der nullten Torsi-
onsmode des Reifens (Mode3) zugrunde. In der Vertikalrichtung bleibt die 
Kraftschwankungsamplitude mit Erhöhung der Radlast fast unverändert. Dies 
wird durch die gleichmäßige Veränderung des positiven und negativen Peaks 
der Kraftschwankung verursacht. 

Die Ergebnisse der Kennwertbildung bestätigen hier, dass die Radlast einen 
deutlichen Einfluss auf die über den Längslenker übertragene Längskraft hat. 
Je größer die Radlast ist, desto größer wird die Kraftschwankung in der Längs-
richtung im Reifen-Fahrwerk-System. Eine größere Radlast führt dazu, dass 
die Fahrwerkbelastung in der Längsrichtung und somit die Möglichkeit einer 
Fahrwerkschädigung zunimmt. 

5.4.5 Fazit	

Die Untersuchungen zum Schwingungsverhalten des Reifen-Fahrwerk-Sys-
tems zeigen zunächst erhebliche Unterschiede zwischen den Schwingungsan-
regungen bei verschieden Geschwindigkeiten in den beiden Richtungen. Be-
züglich der betrachteten fünf Eigenschwingungsmoden des Reifen-Fahrwerk-
Systems werden die Gürtelschwingungen des Reifens nur bei hohen Ge-
schwindigkeiten deutlich angeregt, während die Achsresonanzen sowie die 
Torsionsschwingung des Reifens bis zu 50 km/h dominieren.  

Desweiteren zeigen die Ergebnisse, dass sich das Frequenzverhalten der Achs-
resonanzen (Mode1 und Mode2) sowie der nullten Torsionsmode des Reifens 
(Mode3) mit dem Reifentyp kaum ändert, während die Gürtelschwingungen 
des Reifens (Mode4 und Mode5) mehr oder weniger von den Reifeneigen-
schaften abhängen. 

Ferner lassen sich einige Schlussfolgerungen aus den Versuchsergebnissen zu 
den Wirkungen verschiedener Einflussfaktoren ableiten.  
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Der Runflatreifen zeigt beim Überrollen von Schlagleisten keine stärkeren 
Schwingungen im Vergleich zum Standardreifen trotz seiner verstärkten Sei-
tenwand. In der Längsrichtung verursacht der Runflatreifen aufgrund der 
schwächer angeregten nullten Torsionsmode des Reifens sogar kleinere 
Schwingungsamplituden und -stärke. Eine Vermutung wäre hier, dass die 
Kraftanregung wegen der ungünstigeren Bodendruckverhältnisse kleiner ist. 

Die weichere Laufstreifenmischung des Winterreifens hat einen signifikanten 
Einfluss auf das Schwingungsverhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems in der 
Längsrichtung. Mit der geringen Längssteifigkeit in der Reifenaufstandsfläche 
wird die nullte Torsionsmode des Reifens deutlich schwächer angeregt, wel-
ches zu kleineren Schwingungsamplituden und -stärke im Zeitbereich führt. In 
der Vertikalrichtung ist kein deutlicher Einfluss der Laufstreifenmischung zu 
erkennen. 

Die Schlagleistenhöhe hat einen Verstärkungseffekt auf das Schwingungsver-
halten des Reifen-Fahrwerk-Systems sowohl in der Längsrichtung als auch in 
der Vertikalrichtung zur Folge. Bei einer verdoppelten Schlagleistenhöhe wer-
den die Resonanzamplituden der nullten Torsionsmode des Reifens und der 
vertikalen Achsresonanz mehr als verdoppelt und somit entstehen vergrößerte 
Schwingungsamplituden und -stärke in beiden Richtungen. 

Der Einluss der Flankenform kann eindeutig bei der Anregung der nullten Tor-
sionsmode erkannt werden. Je schärfer der Kante ist, desto stärker wird diese 
Schwingungsmode angeregt. In der Vertikalrichtung ist kein deutlicher Ein-
fluss der Flankenform zu erkennen. 

Mit zunehmendem Reifenfülldruck steigt die Amplitude der Vertikalschwin-
gung fast linear an, da sowohl die vertikale Achsresonanz als auch die vertikale 
Gürtelschwingung des Reifens durch die Versteifung und somit durch ein ver-
schlechtertes Schluckvermögen beim Überrollen von Hindernissen deutlich 
stärker angeregt werden. In der Längsrichtung wird die translatorische bzw. 
rotatorische Gürtelschwingung ebenfalls mit zunehmendem Fülldruck stärker 
angeregt, während die Anregung der nullten Torsionsmode des Reifens mit 
zunehmendem Fülldruck abnimmt. Der Grund dafür ist die verkleinerte Kon-
taktfläche, was zu einer kleineren Kraftanregung führt. Die beiden Effekte 
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gleichen sich im Zeitbereich aus und resultieren in leicht steigenden Schwin-
gungsamplituden und -stärken mit zunehmendem Fülldruck. 

Mit zunehmender Radlast vergrößert sich die Kontaktfläche des Reifens mit 
den Schlagleisten beim Überrollen. Dies führt zur vergrößerten Kraftanregung 
und somit zu einer stärkeren Anregung der nullten Torsionsmode des Reifens. 
Infolge dessen vergrößern sich die longitudinalen Schwingungsamplituden 
und -stärke im Zeitbereich. 
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6 Übertragungsverhalten	des	
Reifen-Fahrwerk-Systems	unter	
Bremsanregungen	

Dieses Kapitel behandelt zum einen die Bearbeitung des zweiten Teils der ers-
ten Forschungsfrage und zum anderen die Bearbeitung der dritten Forschungs-
frage (vgl. Abschnitt 1.3). Neben den Fahrbahnunebenheiten stellt auch die 
transiente Bremsmomentänderung bzw. Bremsdruckmodulation eine Anre-
gungsquelle für das dynamische Verhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems dar. 
Sie regt einerseits die Reifen- und Achsschwingungen im Reifen-Fahrwerk-
System an und führt andererseits dazu, dass die 𝜇-Schlupf-Kurve im transient 
belasteten Reifen-Fahrwerk-System von den bekannten 𝜇-Schlupf-Kurven, die 
üblicherweise stationär am Reifenprüfstand ermittelt werden, abweichen kön-
nen. Mit Hilfe der in Abschnitt 3.3 entwickelten modifizierten hydraulischen 
ABS-Bremsanlage können in der Radbremse je nach Anforderung komplexe 
zeitliche Bremsdruckverläufe erzeugt werden. In diesem Kapitel wird die ex-
perimentelle Untersuchung des dynamischen Verhaltens des Reifen-Fahrwerk-
Systems und der 𝜇-Schlupf-Kurven bei transienter Anregung durch Variation 
des Bremsmomentes und auch im Zusammenhang mit der Variation anderer 
Einflussfaktoren vorgestellt.  

In Abschnitt 6.1 werden am Prüfstand Bremsversuche mit rampenförmigem 
Druckaufbau verschiedener Gradienten auf der Safety-Walk-Fahrbahn durch-
geführt. In Abschnitt 6.2 werden Bremsversuche mit sprungförmigem Druck-
aufbau bezüglich verschiedener stationärer Arbeitspunkte auf einer Beton-
Fahrbahn durchgeführt. In Abschnitt 6.3 werden die Bremsversuche bei einem 
bestimmten stationären Arbeitspunkt mit dynamischer Radlaständerung darge-
stellt. Dabei werden das dynamische Verhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems 
bei entsprechender transienter Brems- oder Fahrbahnanregung sowei die Ein-
flüsse verschiedener Anregungsvariationen auf die Systemdynamik und auf 
die 𝜇-Schlupf-Kurve ermittelt. 
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6.1 Bremsung	mit	rampenförmigem	
Druckaufbau	

Das Ziel der vorliegenden Untersuchung ist, die Unterschiede zwischen der 
stationär an einer starren Radführung gemessenen 𝜇-Schlupf-Kurve des Rei-
fens und der 𝜇 -Schlupf-Kurve im transient belasteten Reifen-Fahrwerk-
Bremssystem zu finden und den Einfluss des Druckgradienten auf das dyna-
mische Verhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems zu ermitteln. Während dieser 
experimentellen Untersuchung wird der Druckaufbaugradient variiert. 

6.1.1 Methodik	der	Untersuchung	

Versuchsaufbau 

Die Umsetzung der vorliegenden Untersuchung setzt die folgenden zwei 
Punkte voraus. Zum einen sollen auf Basis der stationären 𝜇-Schlupf-Kurven 
des Reifens (vgl. Abschnitt 4.2) auch die 𝜇-Schlupf-Kurven unter gleichen 
Reifen-, Fahrbahn- und Betriebsbedingungen (Reifenfülldruck, Radlast und 
Geschwindigkeit) im stationär belasteten Reifen-Fahrwerk-System ermittelt 
werden. Zum anderen sollen rampenförmige Bremsdruckverläufe unterschied-
licher Anstiegsgradienten in der Radbremse mit Hilfe der modifizierten hyd-
raulischen ABS-Bremsanlage am Prüfstand erzeugt werden. Die sich daraus 
ergebenden 𝜇-Schlupf-Kurven sind miteinander zu vergleichen. 

Abbildung 6.1 veranschaulicht den Versuchsaufbau zur Umfangskraft-
Schlupf-Messungen des Reifens und des Reifen-Fahrwerk-Systems. Bei der 
Reifenmessung entsprechen die gemessene Umfangskraft und Radlast, welche 
den Kraftschlussbeiwert 𝜇 bestimmen, jeweils der Kraft, die an der Radnabe 
bzw. Messnabe in der Längs- bzw. Vertikalrichtung wirkt. Bei der Reifen-
Fahrwerk-Messung bezeichnet die umgerechnete Umfangskraft und Radlast 
auch jeweils die Längs- und Vertikalkraft an der Radnabe, wie bereits in Ab-
schnitt 3.2.4 erläutert. Aus diesem Grund stimmen die Umfangskraft und die 
Radlast in beiden Messungen von der physikalischen Bedeutung her überein 
und können deshalb miteinander verglichen werden. 
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Abbildung 6.1: a) Starre Radführung mit Messnabe b) Reifen-Fahrwerk-Bremssystem 

Druckmodulation 

Um einen rampenförmigen Bremsdruckaufbau mit vorgegebenem Druckan-
stiegsgradient im Radbremszylinder zu erzeugen, kommt in dieser Untersu-
chung das in Abbildung 3.21 dargestellte Druckmodulationsverfahren mit ent-
sprechender Ventilansteuerung zum Einsatz. Wie bereits in Abschnitt 3.3.4 
beschrieben, ermöglicht das regelbare Einlassventil des Hydroaggregates den 
quasi-linearen Bremsdruckanstieg mit verstellbarer Anstiegsrate in der Rad-
bremse. 

Ergänzend zu dieser Druckaufbauphase wird eine Abbruchlogik des Brems-
vorgangs durch die kontinuierliche Überwachung des Bremsschlupfes zum ge-
samten Druckmodulationsverfahren hinzugefügt. Sobald das Rad zum Blo-
ckieren neigt, d. h. sobald die 𝜇 -Schlupf-Kurve in den instabilen Bereich 
übergeht und der Bremsschlupf einen Wert von ca. 30% erreicht, wird der 
Bremsdruck in der Radbremse durch das Öffnen des Auslassventils abgebaut. 

Das Reifen-Fahrwerk-System wird in der vorliegenden Untersuchung bei drei 
unterschiedlichen Bremsdruckgradienten analysiert. Die Druckmodulationen 
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in der Radbremse für die jeweiligen Bremsdruckgradienten werden in Abbil-
dung 6.2 gezeigt. 

 
Abbildung 6.2: Druckmodulation für die Bremsversuche mit rampenförmigem Druckaufbau 

Unter den drei Bremsdruckgradienten kann der Bremsdruckaufbau mit dem 
Gradienten von ca. 8 bar/s als eine stationäre Belastung für das Reifen-Fahr-
werk-System angenommen werden. Die Zeitdauer der Druckaufbauphase ist 
hier vergleichbar mit der des Momentaufbaus bei einer Umfangskraft-Schlupf-
Messung des Reifens. Die aus diesem Bremsdruckgradienten resultierenden 𝜇-
Schlupf-Kurven stellen daher die stationären 𝜇-Schlupf-Kurven des Reifen-
Fahrwerk-Systems dar. Der komplette Bremsvorgang wird im Folgenden als 
der stationäre Bremsvorgang bezeichnet. Beim Druckaufbau mit den anderen 
zwei Gradienten ist zu erwarten, dass die schnelle Bremsdruck- bzw. Brems-
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momentänderung in der Radbremse eine hochfrequente Reifen- und Radauf-
hängungsdynamik anregen kann. Sie werden daher als eine transiente Belas-
tung des Reifen-Fahrwerk-Systems angenommen. Die beiden Bremsvorgänge 
werden im Folgenden entsprechend als die transienten Bremsvorgänge be-
zeichnet. 

Versuchsplan und -durchführung 

Das Reifen-Fahrwerk-System wird in der vorliegenden Untersuchung für die 
Michelin-Reifen ZP, HP, PSP3 und A4 bei drei Druckaufbaugradienten auf der 
Fahrbahnoberfläche Safety-Walk unter der Standardbetriebsbedingung (vgl. 
Tabelle 5.2) untersucht. Die untersuchten Faktoren und die jeweiligen Faktor-
stufen sind in Tabelle 6.1 zusammengefasst. 

Tabelle 6.1: Faktoren und Faktorstufen für die Bremsung mit rampenförmigem Druckaufbau 

Messreifen Druckgradient [bar/s] Fahrbahn 
ZP 8 Safety-Walk 
HP 1000  

PSP3 2000  
A4   

 

Alle Versuche mit demselben Reifen werden als eine Versuchsreihe definiert. 
Innerhalb einer Versuchsreihe werden alle Versuche am selben Tag ohne län-
gere Betriebsunterbrechung durchgeführt. Vor Beginn jeder Versuchsreihe 
wird der Messreifen bei der Geschwindigkeit von 50 km/h und der Radlast von 
2845 N mit einem Schlupfwert von 0% und einem sinusförmigem Schräglauf-
winkel von ±2° über einen Zeitraum von mindestens 15 Minuten warmgefah-
ren. Innerhalb dieser Zeit werden der Reifen und die Radaufhängung auf Tem-
peratur gebracht, damit der Ausgangszustand für jedes Reifen-Fahrwerk-
System als gleich angenommen werden kann. Die Umgebungstemperatur am 
Prüfstand wird durch die Klimaanlage für alle Versuchsreihen auf 20 C° ein-
gestellt. Zwischen den aufeinanderfolgenden Versuchen wird jeweils eine Ab-
kühlpause von 1 Minute eingehalten, in denen der Reifen freirollt. Die Defini-
tion der Versuchsreihe, das Warmfahren, die Temperatureinstellung und die 
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Abkühlpause sind, wenn nicht anderes gekennzeichnet, für alle im Rahmen 
dieser Arbeit durchgeführten Bremsversuche festgelegt.  

6.1.2 Dynamisches	Verhalten	des	Reifen-Fahrwerk-
Systems	

In diesem Abschnitt ist das dynamische Verhalten des Reifen-Fahrwerk-Sys-
tems bei den stationären und den transienten Bremsvorgängen mit verschiede-
nen Druckaufbaugradienten bezüglich der Schwingungen und der Kräfte an 
der Radnabe zu untersuchen. Für die Auswertung der Schwingungen werden 
die Längs- und Vertikalbeschleunigung an der Messstelle RTM am Radträger 
betrachtet, da diese nach der Analyse in Abschnitt 5.3.1 die Schwingungen in 
der Radmitte am besten abbilden. Wie Abbildung 6.1 zeigt, werden die Um-
fangskraft und Radlast bei den Umfangskraft-Schlupf-Messungen des Reifens 
durch die Messnabe des Prüfstandes aufgenommen. Um die Kräfte aus der Un-
tersuchung des Reifen-Fahrwerk-Systems mit denen aus den Reifenmessungen 
vergleichen zu können, werden die Umfangskraft und Radlast an der Radnabe 
des Reifen-Fahrwerk-Systems aus den an den Lenkern und am Top-Mount ge-
messenen Kräften umgerechnet. Die Umrechnungen und die Bestimmung des 
Bremsschlupfes am Prüfstand werden in Abschnitt 3.2.4 beschrieben. 

Gradient = 8 bar/s 

Die Längs- und Vertikalbeschleunigung an der Messstelle RTM, die Umfangs-
kraft und Radlast an der Radnabe, der Bremsschlupf und die 𝜇-Schlupf-Kurve 
werden in Abbildung 6.3 für den Gradienten = 8 bar/s beispielhaft für den 
Messreifen HP dargestellt. 
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Abbildung 6.3: Längs- und Vertikalbeschleunigung an RTM, Umfangskraft und Radlast an der 

Radnabe, Bremsschlupf und u-Schlupf-Kurve für den Gradienten = 8 bar/s für 
HP 

Wie aus den Zeitverläufen der Längs- und Vertikalbeschleunigung hervorgeht, 
wird die Dynamik des Reifen-Fahrwerk-Systems beim stationären Druckan-
stieg in der Radbremse bis kurz vor dem Umfangskraftmaximum 𝑡 = 13,55	𝑠 
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nicht deutlich angeregt. Es sind nur stochastische Störungen in den Schwin-
gungen sowie Kraftschwankungen zu sehen. Bis zu diesem Zeitpunkt nehmen 
die Umfangskraft und der Radschlupf fast linear mit dem Druckanstieg zu. 
Dies bildet den quasi-linearen bzw. stabilen Bereich der 𝜇-Schlupf-Kurve ab. 

Wenn der Bremsdruck in der Radbremse weiter ansteigt, nimmt der Rad-
schlupf immer schneller mit dem Druckanstieg zu. Die 𝜇-Schlupf-Kurve geht 
dabei in den nichtlinearen und anschließend in den instabilen Bereich über. 
Zum Zeitpunkt 𝑡 = 13,55	𝑠 wird der optimale Bremsschlupf 𝜆<23 = 8,79% 
erreicht. Die Umfangskraft erreicht beim optimalen Schlupf ihr Maximum und 
fällt danach wieder ab, obwohl der Bremsdruck in der Radbremse weiter an-
steigt. Mit zunehmendem Bremsmoment am Rad beginnen die Radnabe und 
somit die Umfangskraft und die Radlast zu schwingen, da die Radnabe des 
Reifen-Fahrwerk-Systems im Vergleich zur Messnabe des Prüfstandes, bei der 
das Rad starr montiert ist (siehe Umfangskraft-Schlupf-Messung des Reifens 
in Abschnitt 4.2), mehr Beweglichkeit hat. Die Kraftschwankungen führen zu 
Schwankungen der 𝜇 -Schlupf-Kurve insbesondere im Bereich von großen 
Schlupfwerten. Dieses Phänomen wird bereits in Abschnitt 2.2.4 erwähnt, dass 
die Radschwingungen in der Längs- und Vertikalrichtung im Bereich um das 
Maximum der 𝜇-Schlupf-Kurve mit Erhöhung des Radschlupfes immer emp-
findlicher auf eine Bremsdruck- bzw. Bremsmomentänderung reagieren. In-
folgedessen vergrößern sich die Schwankungen der 𝜇-Schlupf-Kurve mit Er-
höhung des Radschlupfs. 

Beim Erreichen des vorgegebenen Radbremsschlupfes (30%) wird die Ab-
bruchlogik des Bremsvorgangs aktiviert. Nach Abbildung 6.3 wird der Brems-
druck in der Radbremse in sehr kurzer Zeit abgebaut. Diese schnelle Änderung 
des Bremsdrucks in der Radbremse und folglich auch des Bremsmomentes am 
Rad führt zu einer breitbandigen Anregung der Dynamik des Reifen-Fahrwerk-
Systems, welche die deutliche Längs- und Vertikalschwingung in der Radmitte 
sowie die Schwankung der Umfangskraft am Rad verursacht. Der Rücklauf 
der 𝜇-Schlupf-Kurve zeigt deshalb mehr Schwankungen und weicht von ihrem 
Hinlauf ab. Die angeregte longitudinale Achseigenschwingung dauert immer 
noch an, selbst wenn der Bremsdruck in der Radbremse komplett abgebaut 
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wird und der Radbremsschlupf wieder auf null zurückgeht. Diese Achseigen-
schwingung führt zum Kreislauf der 𝜇-Schlupf-Kurve um ihren Ursprung. 

Wie bereits erläutert, ist die aus diesem Druckaufbaugradient folgende 𝜇 -
Schlupf-Kurve des Reifen-Fahrwerk-Systems aufgrund der ähnlichen Brems-
dauer bzw. Bremsmomentanstiegsrate am Rad mit der stationären 𝜇-Schlupf-
Kurve des Reifens aus der Umfangskraft-Schlupf-Messung mit der Messnabe 
zu vergleichen. In Abbildung 6.4 wird die stationäre 𝜇-Schlupf-Kurve des Rei-
fens und die 𝜇-Schlupf-Kurve des quasi-stationär belastenden Reifen-Fahr-
werk-Systems gemeinsam dargestellt. Die durchgezogene und gestrichelte 
Line der 𝜇-Schlupf-Kurve bezeichnet jeweils den Hinlauf (𝜆 von 0 bis Maxi-
mum) und Rücklauf (𝜆 vom Maximum bis 0) des Bremsvorgangs. 

 
Abbildung 6.4: Stationäre µ -Schlupf-Kurve des Reifens und µ-Schlupf-Kurve des quasi-stati-

onär belasteten Reifen-Fahrwerk-Systems bei dem Gradienten = 8 bar/s für ZP, 
HP, PSP3 und A4 
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Es ist in Abbildung 6.4 für alle vier Messreifen zu beobachten, dass der Hinlauf 
der 𝜇-Schlupf-Kurve des quasi-stationär belasteten Reifen-Fahrwerk-Systems 
sehr gut mit der stationären 𝜇-Schlupf-Kurve des Reifens übereinstimmt, ins-
besondere im stabilen Bereich der 𝜇-Schlupf-Kurve. Das bedeutet, dass unter 
stationärer Bedingung der Kraftaufbau bzw. die Deformation und das Gleiten 
der Gummiprofilelemente zwischen Reifen und Fahrbahn nicht durch die Rad-
aufhängung oder das Fahrwerk beeinflusst werden. Erst wenn die 𝜇-Schlupf-
Kurve in den instabilen Bereich übergeht, finden größere Schwankungen der 
𝜇-Schlupf-Kurve des quasi-stationär gebremst Reifen-Fahrwerk-Systems um 
die stationäre 𝜇-Schlupf-Kurve des Reifens aufgrund der Radschwingungen 
statt.  

Gradient = 1000 bar/s und 2000 bar/s 

Im Vergleich zum quasi-stationären Fall werden im Folgenden die beiden tran-
sienten Fälle mit schnellen Druckanstiegen betrachtet. Die Längs- und Verti-
kalgeschwindigkeit an der Messstelle RTM sowie die Umfangskraft und Rad-
last an der Radnabe werden in Abbildung 6.5 und Abbildung 6.6 jeweils für 
die Gradienten = 1000 bar/s und 2000 bar/s beispielhaft für den Messreifen HP 
dargestellt. Das Zeitfenster, das durch zwei gestrichelte Linien in den beiden 
Abbildungen angezeigt wird, kennzeichnet die Kraftaufbauphase des Brems-
vorgangs. 

Im Vergleich zum quasi-stationären Bremsvorgang in Abbildung 6.3 sind die 
Bremsdauern beider transienten Bremsvorgänge viel kürzer. Die Druckaufbau-
phase, in der sich der Radbremsschlupf von 0% bis 30% steigert, dauert beim 
Gradienten = 1000 bar/s ca. 0,1 Sekunden und beim Gradienten = 2000 bar/s 
nur ca. 0,06 Sekunden. 

Es ist in Abbildung 6.5 und Abbildung 6.6 zunächst zu beobachten, dass die 
longitudinale Achseigenschwingung des Reifen-Fahrwerk-Systems durch die 
schnellen Druckanstiege angeregt wird, sobald die transienten Bremvorgänge 
beginnen. Während der Kraftaufbauphase der Umfangskraft (von 0 bis Maxi-
mum) bewegt sich die Radnabe in der Längsrichtung entgegen der Fahrtrich-
tung. Sobald der Bewegungsweg der Radnabe das Maximum erreicht bzw. die 
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Geschwindigkeit wieder zur null abgefallen ist, erreicht die Umfangskraft un-
gefähr ihr Maximum. 

 
Abbildung 6.5: Längs- und Vertikalbeschleunigung, Längs- und Vertikalgeschwindigkeit, Um-

fangskraft und Radlast an der Radnabe für den Gradienten = 1000 bar/s für HP 
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Abbildung 6.6: Längs- und Vertikalbeschleunigung, Längs- und Vertikalgeschwindigkeit, Um-

fangskraft und Radlast an der Radnabe für den Gradienten = 2000 bar/s für HP 

In der Vertikalrichtung bewegt sich die Radnabe während der Kraftaufbau-
phase nach unten in Richtung der Fahrbahn. Daraus ergibt die deutliche Rad-
lasterhöhung von ca. 150 N beim Gradienten = 1000 bar/s und ca. 350 N beim 
Gradienten = 2000 bar/s. 
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6.1.3 Einfluss	des	Druckaufbaugradienten	

In diesem Abschnitt werden zunächst die Einflüsse des Duckaufbaugradienten 
auf die 	𝜇-Schlupf-Kurven untersucht. In Abbildung 6.7 werden die 𝜇-Schlupf-
Kurven, die jeweils bei den Gradienten = 8, 1000 und 2000 bar/s ermittelt wer-
den, für alle Messreifen dargestellt. Dabei werden nur die Hinläufe der 𝜇-
Schlupf-Kurven gezeigt. 

 
Abbildung 6.7: µ-Schlupf-Kurven bei drei Druckgradienten für ZP, HP, PSP3 und A4 

Werden nur die Druckaufbauphasen betrachtet, sind einige Unterschiede zwi-
schen den 𝜇-Schlupf-Kurven verschiedener Druckgradienten zu erkennen. Zu-
erst sind die Anfangssteigungen der 𝜇-Schlupf-Kurven bei größeren Druckgra-
dienten deutlich kleiner als die Anfangssteigung der 	𝜇-Schlupf-Kurve beim 
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Gradienten = 8 bar/s. Und zum anderen sind die Maxima der 𝜇-Schlupf-Kur-
ven bei den größeren Bremsdruckgradienten deutlich niedriger als das Maxi-
mum der 𝜇-Schlupf-Kurve beim Gradienten = 8 bar/s. D. h. die 𝜇-Schlupf-
Kurven transienter Bremsvorgänge können vom Anfang an dem Verlauf der 
𝜇-Schlupf-Kurve des stationären Bremsvorgangs nicht folgen und liegen deut-
lich unter diesem. Es scheint so, dass sich der Kraftaufbau zwischen Reifen 
und Fahrbahn beim transienten Bremsvorgang in Bezug auf die Schlupfände-
rung verzögert und das Kraftschlusspotenzial nicht mehr ausgenutzt werden 
kann. Im Folgenden werden diese zwei Effekte, d. h.  

1) die Verringerung der Anfangssteigung und  
2) die Änderung des Kraftschlussmaximums,  

diskutiert. Die beim stationären Bremsvorgang ermittelte 𝜇 -Schlupf-Kurve 
wird im Folgenden auch als die stationäre 	𝜇-Schlupf-Kurve bezeichnet und 
dementsprechend die beim transienten Bremsvorgang ermittelte 𝜇-Schlupf-
Kurve als die transiente 𝜇-Schlupf-Kurve. 

Es ist allgemein bekannt, dass die horizontale Reifenverformung nicht stets 
unverzüglich der Schlupfänderung folgen kann, wenn sich die Bewegung des 
Rades zeitlich ändert. Bei transienten Änderungen der Betriebsbedingungen 
des Reifens wie Brems- oder Antriebskraft, Schräglaufwinkel, Last, Sturz und 
Felgenquerverschiebung relativ zum Latsch ist eine bestimmte Laufstrecke er-
forderlich, bis sich der neue stationäre Zustand eingestellt hat, d. h. der Reifen 
baut die Reaktionskräfte über eine bestimmte Abrollstrecke auf. Die Abroll-
strecke, die der Reifen zurücklegt, bis die Kraft 𝐹 = 𝐹& ∙ (1 − 1 𝑒⁄ ) erreicht 
wird [Breu12], also ca. 63 % des stationären Endwertes 𝐹&  nach einer 
sprungförmigen Veränderung des Radschlupfs, wird in [Zege98] als Relaxati-
onslänge (engl. relaxation length) bezeichnet. Dabei wird angegeben, dass 
diese Relaxationslänge beim Aufbau der Umfangskraft ungefähr die Hälfte der 
Latschlänge beträgt und im Prinzip nicht von der Fahrgeschwindigkeit ab-
hängt. 

Wird die Verringerung der Anfangssteigung durch den verzögerten Kraftauf-
bau verursacht, sollte die Abrollstrecke des Reifens während der Verzögerung 
in der Größenordnung der Relaxationslänge des Reifens liegen, auch wenn die 
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Schlupfänderung nicht exakt sprungförmig ist. Im Folgenden werden die 
Bremsversuche des Messreifens HP als Beispiel betrachtet und die Umfangs-
kraft 𝐹& = 2000	𝑁 als eine Bezugskraft beim Kraftaufbau definiert. Beim sta-
tionären Bremsvorgang (Gradient = 8 bar/s) beträgt der Bremsschlupf 𝜆 =
2,17% bei der Bezugskraft. Die Abrollstrecken Δ𝑠, die bei den jeweiligen tran-
sienten Bremsvorgängen vom Punkt bei 𝜆 = 2,17% bis zum Aufbau der Be-
zugskraft zurückgelegt werden, lassen sich in Tabelle 6.2 ablesen. Da die Fahr-
bahngeschwindigkeit während der Bremsmessung wegen des kontinuierlichen 
Betriebs der Innentrommel nicht verändert wird, ergeben sich die Abrollstre-
cken durch die Multiplikation der Zeitdauer mit der Fahrgeschwindigkeit von 
60 km/h. 

Tabelle 6.2: Bremsschlupfe, Zeitverzüge und Abrollstrecke bei F0 bei drei Druckradienten 

Gradient Bremsschlupf 𝜆 bei 𝐹& Zeitverzug Abrollstrecke Δ𝑠 
8 bar/s  2,17% - - 

1000 bar/s 3,32% 0,029 s 0,48 m 
2000 bar/s 6,40% 0,021 s 0,35 m 

 

Die beiden Abrollstrecken sind viel größer als die Hälfte der Kontaktlänge 
zwischen Reifen und Fahrbahn, welche ungefähr 0,1 m unter der Standardbe-
triebsbedingung beträgt. Das heißt, die Verringerung der Anfangssteigung der 
𝜇-Schlupf-Kurven bei den transienten Bremsvorgängen wird im Wesentlichen 
nicht durch die Verzögerung des Kraftaufbaus bezüglich der Relaxationslänge 
verursacht. Demnach ist dabei auch noch zu berücksichtigen, dass die durch 
den transienten Bremsvorgang angeregte Achs- und Reifendynamik einen Ein-
fluss auf den Bremsschlupf hat.  

Im Folgenden wird dieser Effekt mit Hilfe des in Abbildung 3.11 dargestellten 
analytischen Modells der Dynamik des gebremsten Reifen-Fahrwerk-Systems 
am Prüfstand analysiert. Es ist wichtig, hier daran zu errinnern, dass der 
Bremsschlupf in der experimentellen Untersuchung am Prüfstand anhand der 
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herkömmlichen Methode nach Formel (3.10) ermittelt wird, wie bereits in Ab-
schnitt 3.2.4 angegeben. Für die weitere Erläuterung wird der so bestimmte 
Bremsschlupf als 𝜆<-H/H+$G bezeichnet. 

Wie bereits vorgestellt, besteht das Berechnungsmodell des Reifen-Fahrwerk-
Systems in Abbildung 3.11 aus drei durch Feder-Dämpfer-Elemente miteinan-
der verbundenen Massen, d. h. aus der Radnabe 𝑚$, dem Reifengürtel 𝑚= und 
der Kontaktmasse 𝑚@ . Alle drei Massen haben einen Freiheitsgrad in der 
Längsrichtung. Die Interaktion zwischen dem Reifengürtel und der Fahrbahn 
wird durch die Kontaktmasse abgebildet. Anhand der Bewegungsgleichungen 
des Berechnungsmodells kann die Schlupfgeschwindigkeit 𝑉@4% zwischen der 
Kontaktmasse und der Fahrbahn wie folgt geschrieben werden: 

 𝑉@4% = 𝑉( + �̇�@ − 𝑟)*+�̇�= (6.1) 

mit 

 �̇�= = �̇�$ + �̇�-= = 𝜔' + �̇�-= (6.2) 

 �̇�@ = �̇�= + �̇�-@ = �̇�$ + �̇�-= + �̇�-@ (6.3) 

wobei 𝑉( die Fahrbahngeschwindigkeit bzw. die Trommelgeschwindigkeit am 
Prüfstand ist, �̇�-= und �̇�-= jeweils die relative Dreh- und Längsgeschwindig-
keit des Reifengürtels in Bezug auf die Radnabe 𝑚$  und �̇�-@  die relative 
Längsgeschwindigkeit der Kontaktmasse in Bezug auf den Reifengürtel dar-
stellen. 

Setzt man die Formeln (6.2) und (6.3) in die Formel (6.1) ein, ergibt sich die 
Schlupfgeschwindigkeit 𝑉@4% als: 

 
𝑉@4% = 𝑉( + (�̇�$ + �̇�-= + �̇�-@) − 𝑟)*+M𝜔' + �̇�-=N

= 𝑉( + �̇�$ + �̇�-= + �̇�-@ − 𝑟)*+𝜔'
− 𝑟)*+�̇�-= 

(6.4) 

Auf Basis der Formel (6.4) ergibt sich der sogenannte tatsächliche Brems-
schlupf zwischen Reifen und Fahrbahn als: 
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 𝜆,$3 =
𝑉@4%
𝑉$

=
𝑉( − 𝑟)*+𝜔' + �̇�$ + �̇�-= + �̇�-@ − 𝑟)*+�̇�-=

𝑉( + �̇�$ + �̇�-= + �̇�-@
 (6.5) 

Wird der tatsächliche Bremsschlupf 𝜆,$3 nach Formel (6.5) mit dem nach For-
mel (3.10) berechneten originalen Bremsschlupf 𝜆<-H/H+$G  verglichen, wird 
klar, dass sich der originale und tatsächliche Bremsschlupf zwischen Reifen 
und Fahrbahn voneinander unterscheiden. In der Berechnung des tatsächlichen 
Bremsschlupfs 𝜆,$3  wird nicht nur die Achsdynamik, die in Formel (6.5) 
durch die Variable �̇�$ dargestellt wird, sondern auch die Reifendynamik, die 
sich in Formel (6.5) durch die drei Variablen �̇�-=, �̇�-@ und �̇�-= charakterisieren 
lässt, berücksichtigt. 

Beim stationären Bremsvorgang ist anhand Abbildung 6.3 festzustellen, dass 
die Achs- und Reifeneigenschwingungen nicht durch die langsame Brems-
druckänderung angeregt werden. Es ist daher anzunehmen, dass sich die 
Längsgeschwindigkeiten �̇�$ , �̇�-= , �̇�-@  und die Drehgeschwindigkeit 𝑟)*+�̇�-= 
der Null nähern und der tatsächliche und berechnete Radbremsschlupf fast ei-
nander entsprechen. Bei den transienten Bremsvorgängen ist dagegen anhand 
Abbildung 6.5 und Abbildung 6.6 zu erkennen, dass der sehr schnelle Brems-
druckanstieg eine schnelle Bremsmomentänderung am Rad verursacht und zur 
deutlichen Anregung der Achs- und Reifeneigenschwingungen führt. Auf-
grund der deutlichen Schwingungsamplitude der Längsgeschwindigkeit an der 
Messstelle RTM in Abbildung 6.5 und Abbildung 6.6 können der originale und 
der tatsächliche Bremschlupf nicht mehr übereinstimmen. Die beim transien-
ten Bremsvorgang angeregte Längsgeschwindigkeit der Radnabe �̇�$, die rela-
tive Längsgeschwindigkeit �̇�-= und �̇�-@ und die relative Drehgeschwindigkeit 
𝑟)*+�̇�-= des Reifengürtels in Bezug zur Radnabe tragen nach Formel (6.5) zur 
Bestimmung des tatsächlichen Bremsschlupfs zwischen Reifen und Fahrbahn 
bei. 

Wird nur die Längsgeschwindigkeit der Radnabe �̇�$  in der Berechnung des 
Bremsschlupfes berücksichtigt, aber die anderen relativen Geschwindigkeiten 
vernachlässigt, lässt sich der Teil des Unterschieds zwischen dem originalen 
und dem tatsächlichen Bremsschlupf berechnen, der auf die Achsdynamik zu-
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rückzuführen ist. Wird der originale Bremsschlupf um diesen Teil des Unter-
schieds korrigiert, ergibt sich der achsdynamikkompensierte Bremsschlupf 
𝜆J1#,0@D4: 

 

𝜆J1#2,0@D4 =
𝑉( + �̇�$ − 𝑟)*+𝜔'

𝑉( + �̇�$
= 1 −

𝑟)*+𝜔'
𝑉( + �̇�$

= O1 −
𝑟)*+𝜔'
𝑉(

P + O
𝑟)*+𝜔'
𝑉(

−
𝑟)*+𝜔'
𝑉( + �̇�$

P

= 𝜆<-H/H+$G + 𝑟)*+𝜔' ∙ O
1
𝑉(
−

1
𝑉( + �̇�$

P 

(6.6) 

Der original berechnete Bremsschlupf 𝜆<-H/H+$G ergibt sich zu: 

 𝜆<-H/H+$G = 𝜆J1#2,0@D4 + 𝑟)*+𝜔' ∙ O
1

𝑉( + �̇�$
−
1
𝑉(
P (6.7) 

Wie anhand Abbildung 6.5 und Abbildung 6.6 zu erkennen ist, ist die Längs-
geschwindigkeit der Radnabe bzw. in der Radmitte �̇�$ während der komplet-
ten Kraftaufbauphase, in der die Umfangskraft von null bis zu ihrem Maximum 
steigt, entgegen der Fahrtrichtung gerichtet, d. h. �̇�$ ist negativ. Die negative 
Längsgeschwindigkeit �̇�$ führt nach Formel (6.7) zu einer Vergrößerung des 
original berechneten Bremsschlupfes 𝜆<-H/H+$G  im Vergleich zum achsdyna-
mikkompensierten Bremsschlupf 𝜆J1#2,0@D4 , welcher den tatsächlichen 
Bremsschlupf zwischen Reifen und Fahrbahn besser approximiert. Da die 𝜇-
Schlupf-Kurven in Abbildung 6.7 auf Basis des original berechneten Brems-
schlupfes 𝜆<-H/H+$G ermittelt werden, führt die Vergrößerung dazu, dass sich 
Punkte gleicher Kraftschlussbeiwerte bezüglich der Schlupfachse zu größeren 
Werten hin verschieben. Infolgedessen verkleinert sich die Anfangssteigung 
der 𝜇-Schlupf-Kurve. Dieser Effekt stimmt mit den Ergebnissen in Abbildung 
6.5 und Abbildung 6.6 überein. 

Da sich die Längsgeschwindigkeit der Radnabe �̇�$ aus dem zeitlichen Integral 
der gemessenen Längsbeschleunigung an der Messstelle RTM ermitteln lässt, 
ist im Folgenden die Änderung der 𝜇-Schlupf-Kurve aufgrund der achsdyna-
mikkompensierten Schlupfberechnung durch die Messdaten zu überprüfen. In 
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Abbildung 6.8 werden die Bremsschlupfverläufe aus der originalen Berech-
nung nach Formel (3.10) und aus der achsdynamikkompensierten Berechnung 
nach Formel (6.6) für den Messreifen HP verglichen. 

 
Abbildung 6.8: Bremsschlupfverläufe aus originaler und achsdynamikkompensierer Schlupf-

berechnung bei den Gradienten = 1000 und 2000 bar/s für HP 

Der Vergleich in Abbildung 6.8 zeigt, dass sich die beiden Zeitverläufe des 
Bremsschlupfes im Wesentlichen in einem Bereich der Schlupfachse von 0 bis 
ca. 10% unterscheiden, wenn nur der Teil vor dem Bremsschlupfmaximum 
betrachtet wird. In diesem Bereich dominiert der Deformationsschlupfanteil 
und findet die longtudinale Achseigenschwingung nach dem Bremsbeginn 
statt. Die anderen Teile der beiden Kurven bleiben gut zusammen. Die aus den 
jeweiligen Zeitverläufen des Bremsschlupfes ermittelten 𝜇 -Schlupf-Kurven 
werden in Abbildung 6.9 miteinander verglichen. 
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Abbildung 6.9: µ-Schlupf-Kurven aus originaler und achsdynamikkompensierter Schlupfbe-

rechnung bei den Gradienten = 1000 und 2000 bar/s für HP 

Wie theoretisch analysiert, verschiebt sich die 𝜇 -Schlupf-Kurve aus dem 
achsdynamikkompensierten Bremsschlupf in Richtung der 𝜇-Schlupf-Kurve 
des stationären Bremsvorgangs. Nach Tabelle 6.3 wird bei derselben Umfangs-
kraft von 2000 N der Bremsschlupfwert durch die Achsdynamikkompensation 
beim Gradienten = 1000 bar/s von 4,39% auf 3,78% abgesenkt, während beim 
Gradienten = 2000 bar/s eine Absenkung von 6,39% auf 5,00% erreicht wird. 

Tabelle 6.3: Bremsschlupfwerte aus zwei Schlupfberechnungsmethoden bei Fx = 2000 N 

Gradient 𝜆<-H/H+$G 𝜆J1#2,0@D4 
1000 bar/s 4,39% 3,78% 
2000 bar/s 6,39% 5,00% 

 

Nach Formel (6.5) sollte neben der Achsdynamik auch die Reifendynamik ei-
nen Einfluss auf den tatsächlichen Bremsschlupf zwischen Reifen und Fahr-
bahn haben. Es ist daher logisch zu vermuten, dass die Reifendynamik bezüg-
lich der relativen Längs- und Drehgeschwindigkeit des Reifengürtels den 
gleichen Effekt wie die Achsdynamik auf die 𝜇-Schlupf-Kurve hat. Werden 
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nun die relativen Längsgeschwindigkeiten �̇�-= , �̇�-@  und die relative Drehge-
schwindigkeit 𝑟)*+�̇�-= in der Berechnung des Bremsschlupfes berücksichtigt, 
kann der verbleibende Teil des Unterschieds zwischen dem originalen und tat-
sächlichen Bremsschlupf um den Anteil korrigiert werden, der auf die Reifen-
dynamik zurückzuführen ist. Der achs- und reifendynamikkompensierte 
Bremsschlupf 𝜆J1#2,0@D4,'8H? ergibt sich als: 

 

𝜆J1#2,0@D4,'8H? = 𝜆,$3

=
𝑉( − 𝑟)*+𝜔' + �̇�$ + �̇�-= + �̇�-@ − 𝑟)*+�̇�-=

𝑉( + �̇�$ + �̇�-= + �̇�-@

= O1 −
𝑟)*+𝜔'
𝑉( + �̇�$

P + �
𝑟)*+𝜔'
𝑉( + �̇�$

−
𝑟)*+�̇�-= + 𝑟)*+𝜔'
𝑉( + �̇�$ + �̇�-= + �̇�-@

�

= 𝜆J1#,0@D4 + �
𝑟)*+𝜔'
𝑉( + �̇�$

−
𝑟)*+�̇�-= + 𝑟)*+𝜔'
𝑉( + �̇�$ + �̇�-= + �̇�-@

� 

(6.8) 

Formel (6.8) zeigt, dass der Unterschied zwischen dem original berechneten 
und dem tatsächlichen Radbremsschlupf bezüglich der Reifendynamik und be-
züglich der Achsdynamik in gleicher Weise  kompensiert wird, wenn während 
des Umfangskraftaufbaus die relativen Längsgeschwindigkeiten �̇�-=  und �̇�-@ 
das gleiche Vorzeichen wie die Längsgeschwindigkeit der Radnabe �̇�$ haben, 
d. h. negativ, aber die relative Drehgeschwindigkeit 𝑟)*+�̇�-= des Reifengürtels 
in Bezug auf die Radnabe positiv ist. In diesem Fall wird auch die 𝜇-Schlupf-
Kurve in gleicher Weise beeinflusst. 

Da die Schwingungen des Reifengürtels durch die aktuelle Messtechnik im 
Labor nicht direkt und auch nicht genau erfasst werden können, wird hier das 
in Abschnitt 2.2.2 eingeführte Berechnungsmodell des Reifen-Fahrwerk-Sys-
tems eingesetzt, um die nicht messbaren Schwingungen unter den gleichen 
Messbedingungen wie bei den Bremsmessungen im Labor zu simulieren und 
weiter die Einflüsse dieser beiden Schwingungen auf die Schlupfberechnung 
zu schätzen. Die Simulationsergebnisse für die Längsschwingung der Radnabe 
�̇�$, die relative Längs- und Drehschwingung des Reifengürtels �̇�-= und	𝑟�̇�-= 
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und die relative Längsgeschwindigkeit der Kontaktmasse �̇�-@ unter der Stan-
dardbetriebsbedingung bei den Gradienten = 1000 bar/s und 2000 bar/s werden 
in Abbildung 6.10 für den Simulationsreifen ZF gezeigt. 

 
Abbildung 6.10: Längsgeschwindigkeit der Radnabe, relative Längs- und Drehgeschwindigkeit 

des Reifengürtels und relative Längsgeschwindigkeit der Kontaktmasse bei den 
Gradienten = 1000 und 2000 bar/s für den Simulationsreifen ZF 

Es lässt sich in Abbildung 6.10 beobachten, dass die beiden relativen Ge-
schwindigkeiten �̇�-=  und �̇�-@  wie erwartet das gleiche negative Vorzeichen 
wie die Längsschwingung der Radnabe �̇�$ beim Kraftaufbau von 𝑡	 = 	1	𝑠 bis 
𝑡	 = 	1.056	𝑠 haben, während die Drehgeschwindigkeit 𝑟)*+�̇�-=  des Reifen-
gürtels in Bezug auf die Radnabe ein positives Vorzeichen in demselben Zeit-
raum hat. D. h. neben der longitudinalen Achsschwingung tragen auch die bei-
den Reifenschwingungen zur Kompensation des Unterschieds zwischen dem 
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berechneten und tatsächlichen Radbremsschlupf bei. Mit Berücksichtigung der 
beiden Reifenschwingungen in der Berechnung des Radbremsschlupfes nach 
Formel (6.8) sollten sich daher die 𝜇 -Schlupf-Kurven bei den transienten 
Bremsvorgängen weiter in Richtung der 𝜇 -Schlupf-Kurve des stationären 
Bremsvorgangs verschieben. Die bezüglich der Achsdynamik und bezüglich 
der Achs- und Reifendynamik kompensierten 𝜇-Schlupf-Kurven bei den Gra-
dienten = 1000 bar/s und 2000 bar/s werden in Abbildung 6.11 verglichen. 

 
Abbildung 6.11: Bremsdruckverläufe und µ-Schlupf-Kurven aus achsdynamikkompensierter 

und achs- und reifendynamikkomensierter Schlupfberechnung bei den Gradi-
enten = 1000 und 2000 bar/s für den Simulationsreifen ZF 

In Tabelle 6.4 werden die jeweiligen Bremsschlupfwerte aus der originalen 
𝜆<-H/H+$G , der achsdynamikkompensierten 𝜆J1#2,0@D4  und der achs- und rei-
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fendynamikkompensierten 𝜆J1#2,0@D4,'8H?  Brechnungen bei demselben Be-
zugswert der Umfangskraft 𝐹% = 2000	𝑁 (𝜇 = 0,7) für zwei Bremsdruckgra-
dienten angegeben. 

Tabelle 6.4: Bremsschlupfwerte aus drei Schlupfberechnungsmethoden bei Fx = 2000 N 

Gradient 𝜆<-H/H+$G 𝜆J1#2,0@D4 𝜆J1#2,0@D4,'8H? 
1000 bar/s 4,75% 3,73% 2,03% 
2000 bar/s 6,34% 5,18% 2,27% 

 

Es ist in Tabelle 6.4 zunächst zu entnehmen, dass der Bremsschlupfwert je-
weils um 1,02% und 1,16% durch die Achsdynamikkompensation bei den Gra-
dienten = 1000 bar/s und 2000 bar/s abgesenkt wird. Gemäß der Größenord-
nung stimmen diese Simulationsergebnisse gut mit den Messergebnissen in 
Tabelle 6.3 überein. Auf Basis des achsdynamikkompensierten Bremsschlup-
fes wird der Bremsschlupfwert durch die Kompensation der Reifendynamik 
bei den beiden Gradienten weiter abgesenkt. Die stärkeren Absenkungen des 
Bremsschlupfwertes jeweils um 1,70% beim Gradienten = 1000 bar/s und 
2,91% beim Gradienten = 2000 bar/s weisen darauf hin, dass die Reifendyna-
mik einen größeren Einfluss auf die Bestimmung des Bremsschlupfs als die 
Achsdynamik hat. Durch die Kompensation der Achs- und Reifendynamik in 
der Schlupfberechnung kann der sich daraus ergebende Bremsschlupfverlauf 
als der tatsächliche Schlupf im Reifen-Fahrbahn-Kontakt angenommen wer-
den. 

Somit konnte nachgewiesen werden, dass die Verringerung der Anfangsstei-
gung der transienten 𝜇-Schlupf-Kurve im Vergleich zur stationären 𝜇-Schlupf-
Kurve durch die angeregten Achs- und Reifeneigenschwingungen verursacht 
wird. Durch Berücksichtigung der angeregten Achs- und Reifendynamik in der 
Berechnung des Radbremsschlupfes kann dieser Unterschied kompensiert 
werden.  

Bezüglich der in Abbildung 6.7 beobachteten Absenkung des maximalen 
Kraftschlussbeiwertes der 𝜇-Schlupf-Kurve beim transienten Bremsvorgang 
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wird zunächst überprüft, ob dieser Effekt unter mehreren Betriebsbedingungen 
zu finden ist und wie sich dieser Effekt bei unterschiedlichen Reifenvarianten 
ändert. In Abbildung 6.12, Abbildung 6.13, Abbildung 6.14 und Abbildung 
6.15 werden die maximalen Kraftschlussbeiwerte unter verschiedenen Be-
triebsbedingungen jeweils für den Messreifen ZP, HP, PSP3 und A4 darge-
stellt. 

 
Abbildung 6.12: Maximale Kraftschlussbeiwerte bei 2,5 bar und drei Druckgradienten für ZP 

 
Abbildung 6.13: Maximale Kraftschlussbeiwerte bei 2,5 bar und drei Druckgradienten für HP 
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Abbildung 6.14: Maximale Kraftschlussbeiwerte bei 2,5 bar und drei Druckgradienten für PSP3 

 
Abbildung 6.15: Maximale Kraftschlussbeiwerte bei 2,5 bar und drei Druckgradienten für A4 

Eine Zusammenfassung der Absenkung des maximalen Kraftschlussbeiwertes 
wird anhand der Ergebnisse der vier Reifenvarianten wie folgt gegeben: 

• Die Absenkung des maximalen Kraftschlussbeiwertes ist im Prinzip 
bei allen drei Sommerreifen, d. h. ZP, HP und PSP3, zu finden sowie 
unter den meisten Betriebsbedingungen. 

• Beim Runflatreifen ZP verringert sich die Absenkung mit zunehmen-
der Radlast. Bei höherer Radlast ist eine Absenkung beim transienten 
Bremsvorgang kaum zu sehen. 

• Beim Winterreifen A4 ist eine Absenkung des Kraftschlussbeiwertes 
beim transienten Bremsvorgang unter allen Betriebsbedingungen 
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nicht zu erkennen. Die maximalen Kraftschlussbeiwerte der stationä-
ren und transienten Bremsvorgänge stimmen gut miteinander überein. 

Eine Erklärung für die beobachtete Absenkung des maximalen Kraftschluss-
beiwertes der 𝜇-Schlupf-Kurve beim transienten Bremsvorgang kann in der 
vorliegenden Untersuchung nicht gegeben werden. Somit bleibt diese Frage-
stellung als ein offenes Forschungsthema für die Zukunft bestehen.  

6.2 Bremsung	mit	sprungförmigem	
Druckaufbau	

Es wurde in Abschnitt 2.2.4 simulatorisch gezeigt, dass die bremsmoment- und 
fahrbahninduzierten Schwingungen und Kraftschwankungen im Reifen-Fahr-
werk-System durch den stationären Arbeitspunkt eines Bremsvorgangs beein-
flusst werden können. Das Ziel der vorliegenden Untersuchung ist, diese Si-
mulationsergebnisse durch Bremsversuche am Innentrommelprüfstand zu 
überprüfen und den Einfluss des stationären Arbeitspunktes auf die bremsmo-
ment- und fahrbahninduzierten Schwingungen und Kraftschwankungen im 
Reifen-Fahrwerk-System zu bestimmen. Hierzu werden die stationären Ar-
beitspunkte während der Bremsversuche variiert. 

6.2.1 Methodik	der	Untersuchung	

Als Basis der vorliegenden Untersuchung dienen die stationären 𝜇-Schlupf-
Kurven des Reifens, die bei Umfangskraft-Schlupf-Messungen ermittelt wur-
den. Die stationären Arbeitspunkte werden bezüglich des maximalen Kraft-
schlussbeiwertes der 𝜇-Schlupf-Kurve definiert und als Einflussfaktor für die 
vorliegende Untersuchung angenommen. Jeder stationäre Arbeitpunkt ent-
spricht einem konstaten Bremsdruck in der Radbremse. Der Bremsdruck wird 
durch einen sprungförmigen Aufbau eingestellt und danach für eine gewisse 
Dauer in der Radbremse konstant gehalten, sodass das Reifen-Fahrwerk-Sys-
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tem auf den entsprechenden stationären Arbeitspunkt gebracht wird. Abbil-
dung 6.16 zeigt die Definition der stationären Arbeitspunkte auf der 𝜇 -
Schlupf-Kurve für die vorliegende Untersuchung. 

 
Abbildung 6.16: Stationäre Arbeitspunkte für die Bremsung mit sprungförmigem Druckaufbau 

Wie in Abbildung 6.16 gezeigt, werden vier stationäre Arbeitspunkte (𝜆9, 𝜇9), 
(𝜆:, 𝜇:), (𝜆B, 𝜇B) und (𝜆C, 𝜇C) für die vorliegende Untersuchung vorgegeben. 
Alle stationären Arbeitspunkte befinden sich im Prinzip im stabilen Bereich 
der 𝜇-Schlupf-Kurve, da das Rad erst bei höheren stationären Arbeitspunkten 
bei einer kleinen Druckschwankung sehr leicht in den instabilen Bereich sowie 
in den Blockierzustand übergehen würde. Die hier ausgewählten stationären 
Arbeitspunkte entsprechen jeweils den folgenden Schlupfniveaus: 

• (𝜆&, 𝜇&): ungebremster, freirollender Zustand (0 bar) 
• (𝜆9, 𝜇9): Niedriges Schlupfniveau: bei geringem mittleren Brems-

druck (ca. 10 bis 15 bar) 
• (𝜆:, 𝜇:): Niedriges bis mittleres Schlupfniveau: bei mittlerem Brems-

druck (ca. 15 bis 20 bar) 
• (𝜆B, 𝜇B): Mittleres Schlupfniveau: bei mittlerem Bremsdruck (ca. 23 

bis 28 bar, genau in der Mitte der Kraftschlusskurve bezüglich des 
maximalen Kraftschlussbeiwertes 𝜇;$%). 
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• (𝜆C, 𝜇C): Mittleres bis hohes Schlupfniveau: bei mittlerem bis hohem 
Bremsdruck (ca. 30 bis 36 bar, ungefähr am Ende des linearen Be-
reichs der Kraftschlusskurve). 

Der exakte einzustellende Bremsdruck für die jeweiligen Schlupfniveaus ist 
nach Erstellung der Kraftschlusskurve festzulegen. Es ist zu erwarten, dass 
durch die Messung der Radträgerbeschleunigung in der Längs- und Vertikal-
richtung die angeregten Achs- und Reifenresonanzen und die Einflüsse des 
stationären Arbeitspunktes auf diese erkannt werden können. Es ist weiter zu 
erwarten, dass sich die Resonanzfrequenzen bei den untersuchten stationären 
Arbeitspunkten aufgrund der Achsverspannung unterscheiden. 

Fahrbahnanregung 

Um eine größere Fahrbahnanregung in das Reifen-Fahrwerk-System zu indu-
zieren, werden statt der bisher für die Bremsversuche verwendeten Safety-
Walk-Fahnbahnoberfläche die Beton-Fahrbahnbeläge in der Innentrommel 
eingebaut. Wie in Abbildung 6.17 gezeigt, hat die Beton-Fahrbahn eine rauere 
Fahrbahntextur als Safety-Walk und bildet eine realitätsnahe Fahrbahnanre-
gung für das Reifen-Fahrwerk-System wie auf der Straße ab. 

 
Abbildung 6.17: Safety-Walk- und Beton-Fahrbahnbeläge 
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Druckmodulation 

Um das Reifen-Fahrwerk-System auf einen bestimmten stationären Arbeits-
punkt bzw. ein bestimmtes Druckniveau einzustellen, kommt in der vorliegen-
den Untersuchung das in Abbildung 3.19 dargestellte Druckmodulationsver-
fahren mit entsprechender Ventilansteuerung zum Einsatz. Wie bereits in 
Abschnitt 3.3.4 beschrieben, ermöglicht die Ansteuerung des Einlassventils 
den Druckaufbau und das Druckhalten im Radbremszylinder. Der komplette 
Bremsversuch dauert insgesamt 11 Sekunden. Ab dem Zeitpunkt 𝑡 = 4	𝑠 baut 
sich der Bremsdruck in der Radbremse auf. Die Druckaufbau- und Druckhal-
tephase dauert insgesamt 2 Sekunden. Ab dem Zeitpunkt 𝑡 = 6	𝑠  wird der 
Bremsdruck in der Radbremse durch das Öffnen des Auslassventils komplett 
abgebaut. Die Druckmodulationen in der Radbremse für die jeweiligen statio-
nären Arbeitspunkte bzw. Schlupfniveaus werden in Abbildung 6.18 gezeigt. 

 
Abbildung 6.18: Druckmodulation für die Bremsung mit sprungförmigem Druckaufbau 

Die kleinen Schwankungen des Bremsdrucks während der Druckhaltphase in 
Abbildung 6.18 bilden die Bremsmomentanregung des Reifen-Fahrwerk-Sys-
tems ab. Somit sind aufgrund der rauen Betonfahrbahn und der Bremsdruck-
schwankungen in den Messsignalen der durchgeführten Bremsversuche so-
wohl fahrbahninduzierte als auch bremsmomentinduzierte Schwingungen und 
Kraftschwankungen im Reifen-Fahrwerk-System zu beobachten.  
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Eine weitere Prüfung bestätigt, dass sich die Bremsdruckschwankungen bei 
einem größeren mittleren Bremsdruck nicht stärker auswirken. Die Amplitu-
den der Bremsdruckschwankung in der Radbremse werden nicht durch den 
eingestellten statonären Bremsdruck in der Radbremse beeinflusst. Eine Dar-
stellung der Standardabweichung des Bremsdrucks in der Radbremse bei den 
vier stationären Arbeitspunkten wird in A.4 gezeigt. 

Versuchsplan und -durchführung 

Das Reifen-Fahrwerk-System wird in der vorliegenden Untersuchung für die 
Goodyear-Reifen BEH und BVW bei fünf stationären Arbeitspunkten auf der 
Beton-Fahrbahnoberfläche unter der Standardbetriebsbedingung untersucht. 
Die untersuchten Faktoren und die jeweiligen Faktorstufen sind in Tabelle 6.5 
zusammengefasst. Der Bremsschlupf wird nach Formel (3.10) bestimmt. 

Tabelle 6.5: Faktoren und Faktorstufen für die Bremsung mit sprungförmigem Druckaufbau 

Messreifen Stationärer Arbeitspunkt Fahrbahn 
BEH (𝜆&, 𝜇&) Beton 
BVW (𝜆9, 𝜇9)  

 (𝜆:, 𝜇:)  
 (𝜆B, 𝜇B)  
 (𝜆C, 𝜇C)  

 

6.2.2 Dynamisches	Verhalten	des	Reifen-Fahrwerk-
Systems	

In diesem Abschnitt wird das dynamische Verhalten des Reifen-Fahrwerk-
Systems unter realistischer Fahrbahnanregung bei verschiedenen stationären 
Arbeitspunkten bezüglich der Beschleunigungen und der Kräfte an der Rad-
nabe untersucht. 

Die Längs- und Vertikalbeschleunigungen an der Messstelle RTM sowie die 
Längs- und Vertikallagerkräfte an der Radnabe beim stationären Arbeitspunkt 
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(𝜆B, 𝜇B) werden in Abbildung 6.19 und Abbildung 6.20 jeweils für den Stan-
dardreifen BVW und den Runflatreifen BEH dargestellt. 

 
Abbildung 6.19: Längs- und Vertikalbeschleunigung, Längs- und Vertikallagerkraft an der Rad-

nabe bei (λ3, μ3) für den Standardreifen BVW 
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Abbildung 6.20: Längs- und Vertikalbeschleunigung, Längs- und Vertikallagerkraft an der Rad-

nabe bei (λ3, μ3) für den Runflatreifen BEH 

Wie aus Abbildung 6.19 und Abbildung 6.20 hervorgeht, sind die Schwin-
gungsamplituden der Längsbeschleunigung und der Längslagerkraft an der 
Radnabe während des Bremsvorgangs deutlich höher als beim ungebremsten 
Zustand, während die Schwingungen und Kraftschwankungen in der Vertikal-
richtung ganz leicht abnehmen. 

Um die Schwingungsanregung bezüglich der fünf Eigenschwingungsresonan-
zen des Reifen-Fahrwerk-Systems zu betrachten und mit der theoretischen 
Analyse in Abschnitt 2.2.4 zu vergleichen, werden in Abbildung 6.21 und Ab-
bildung 6.22 die Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigung 
an der Messstelle RTM im ungebremsten Zustand von der 3. bis zur 4. Sekunde 
und im gebremsten Zustand von der 5. bis zur 6. Sekunde jeweils für den Stan-
dardreifen BVW und den Runflatreifen BEH dargestellt. 
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Abbildung 6.21: Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an RTM im ge-

bremsten und ungebremsten Zustand für den Standardreifen BVW 

 
Abbildung 6.22: Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an RTM im ge-

bremsten und ungebremsten Zustand für den Runflatreifen BEH 

Für die weitere Analyse im Frequenzbereich werden zunächst ähnlich Tabelle 
5.4 die in Abbildung 6.21 und Abbildung 6.22 beobachteten Resonanzen bzw. 
Schwingungsmoden in Tabelle 6.6 mit Nummer definiert und den entsprechen-
den Frequenzbereichen zugeordnet. 
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Tabelle 6.6: Definition, Beschreibung und Frequenzbereiche der Schwingungsmoden des Rei-
fen-Fahrwerk-Systems für den Messreifen BEH und BVW 

Schwingungs-
mode 

Beschreibung Frequenzbereich 

Mode1 Longitudinale Achsresonanz  5 – 25 Hz 
Mode2 Vertikale Achsresonanz  5 – 35 Hz 
Mode3 Fore-After-Rotation/Nullte Tor-

sionsmode des Reifens 
25 – 60 Hz 

Mode4 Translatorische bzw. rotatorische 
Gürtelschwingung des Reifens 

60 – 130 Hz 

Mode5 Vertikale Gürtelschwingung des 
Reifens 

60 – 130 Hz 

 

Anhand den Übertragungsfunktionen in Abbildung 2.13 hat der stationäre Ar-
beitspunkt einen umgekehrten Einfluss auf die brems- und fahrbahninduzierten 
Längsschwingungen in der Radmitte. Mit zunehmendem Bremsdruckniveau 
nimmt die bremsmomentinduzierte Längsschwingung in der Radmitte ab, 
während die fahrbahninduzierte Längsschwingung in der Radmitte mit stei-
gendem stationärem Bremsdruck zunimmt. In der Vertikalrichtung nimmt die 
bremsmomentinduzierte Schwingung in der Radmitte mit zunehmendem 
Bremsdruckniveau ab, während die fahrbahninduzierte Vertikalschwingung in 
der Radmitte durch den stationären Arbeitspunkt kaum beeinflusst wird.  

Wie in Abschnitt 6.2.1 bereits beschrieben, sind in dieser Untersuchung bei 
den Beschleunigungen in der Radmitte während des Bremsvorgangs sowohl 
die fahrbahninduzierten als auch die bremsmomentinduzierten Schwingungen 
im Reifen-Fahrwerk-System zu beobachten. Abbildung 6.21 und Abbildung 
6.22 zeigen, dass die Amplitudenspektren der Längsbeschleunigungen an der 
Messstelle RTM im gebremsten Zustand im gesamten betrachteten Frequenz-
bereich und insbesondere bei niederigen Frequenzen deutlich höher als im un-
gebremsten Zustand liegen. Dies gilt sowohl für den Standardreifen als auch 
für den Runflatreifen. Bezüglich der Ergebnisse in Abbildung 2.11 bedeutet 
dies, dass mit erhöhtem Bremsdruckniveau die Fahrbahnanregung einen im-
mer größeren Einfluss auf die Dynamik des Reifen-Fahrwerk-Systems in 
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Längsrichtung als die Bremsmomentanregung hat. Wie die theoretische Ana-
lyse zeigt, nehmen die Amplituden der fahrbahninduzierten longitudinale 
Achsresonanz (Mode1) und der nullten Torsionsmode des Reifens (Mode3) im 
niedrigen Frequenzbereich deutlich mit steigendem Bremsdruckniveau zu. Das 
heißt, dass sich das Rad auf einer unebenen Fahrbahn beim Bremsvorgang we-
gen der Fahrwerkelastizität intensiver schwankend nach vorne und hinten be-
wegen kann. Im höheren Frequenzbereich der translatorischen bzw. rotatori-
schen Gürtelschwingung des Reifens (Mode5) ist eine Erhöhung der 
Amplituden ebenfalls zu erkennen, welches mit den analytischen Ergebnissen 
in Abschnitt 2.2.4 übereinstimmt. 

In der Vertikalrichtung hat ein erhöhter Bremsdruck bzw. ein erhöhtes Brems-
moment am Rad nach den Übertragungsfunktionen in Abbildung 2.13 b) einen 
abschwächenden Effekt auf die bremsmomentinduzierten Schwingungen und 
Kraftschwankungen und gleichzeitig kaum Einfluss auf die fahrbahninduzier-
ten Schwingungen und Kraftschwankungen im Reifen-Fahrwerk-System. Auf-
grund der analytischen Ergebnisse kann es als eindeutig angesehen werden, 
dass die Schwingungsamplitude der vertikalen Achsresonanz (Mode2) der ge-
koppelten bremsmoment- und fahrbahninduzierten Schwingung in der Rad-
mitte mit zunehmendem Bremsdruckniveau in der Radbremse abnimmt, wäh-
rend sich die Schwingungsamplitude der vertikalen Gürtelschwingung des 
Reifens (Mode5) kaum ändert. Die beiden Effekte sind in Abbildung 6.21 und 
Abbildung 6.22 deutlich zu sehen. Im niedrigen Frequenzbereich der vertika-
len Achsresonanz (Mode2) nehmen die Schwingungsamplituden der Vertikal-
beschleunigungen an der Messstelle RTM für beide Messreifen mit zunehmen-
dem Bremsdruckniveau ab. Im höheren Frequenzbereich der vertikalen 
Gürtelschwingung des Reifens (Mode5) ist kaum ein Unterschied zwischen 
dem gebremsten und ungebremsten Zustand zu erkennen. Die Ergebnisse die-
ser Untersuchung stimmen mit den analytischen Ergebnissen in Abschnitt 
2.2.4 sehr gut überein. 

Abbildung 6.23 stellt den Zeitverlauf des Bremsschlupfes und die entspre-
chende 𝜇-Schupf-Kurve im Vergleich mit der stationären 𝜇-Schupf-Kurve des 
Reifens (Reifenvermessung) beim stationären Arbeitspunkt (𝜆B, 𝜇B ) unter 
Standardbetriebsbedingung für den Standardreifen BVW dar. 



6.2  Bremsung mit sprungförmigem Druckaufbau 

237 

 
Abbildung 6.23: Bremsschlupfverlauf und μ-Schlupf-Kurve bei (λ3, μ3) für den Standardreifen 

BVW 

Es ist zu beobachten, dass das Reifen-Fahrwerk-System den definierten stati-
onären Arbeitspunkt auf der 𝜇-Schupf-Kurve nach einem dynamischen Vor-
gang des sprungförmigen Druckaufbaus erreicht. Wegen der bremsmoment- 
und fahrbahninduzierten Schwingungen und Kraftschwankungen schwanken 
auch der Bremssschlupf und somit der Kraftschlussbeiwert 𝜇 um den stationä-
ren Arbeitspunkt. 

6.2.3 Einfluss	des	stationären	Arbeitspunktes	

Um den Einfluss des stationären Arbeitspunktes auf die bremsmoment- und 
fahrbahninduzierten Schwingungen und Kraftschwankungen im Zeitbereich 
quantitativ zu bewerten, wird hier der in Abschnitt 5.2.1 eingeführte Effektiv-
wert 𝐸𝑓𝑓 zur Bewertung der Schwingungsstärke an der Radnabe verwendet. 
Als Basis der Bewertung dienen die gemessenen Längs- und Vertikalbeschleu-
nigungen an der Messstelle RTM in der Druckhaltenphase. Zur Bewertung der 
Kraftschwankung an der Radnabe kommen die gemessenen Längs- und Verti-
kallagerkräfte abzüglich der statischen Werte in der Druckhaltephase zum Ein-
satz. 
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In Abbildung 6.24 werden die Effektivwerte 𝐸𝑓𝑓 der Beschleunigungen und 
Kräfte an der Radnabe in der Längs- und Vertikalrichtung bei den fünf statio-
nären Arbeitspunkten für den Standardreifen BVW und Runflatreifen BEH 
dargestellt. 

 
Abbildung 6.24: Eff der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an RTM, Eff der Längs- und 

Vertikallagerkräfte bei fünf stationären Arbeitspunkten für den Standardreifen 
BVW und den Runflatreifen BEH 

Die Kennwerte, die in Abbildung 6.24 über den stationären Arbeitspunkten 
abgebildet werden, zeigen zunächst die deutliche Zunahme der Schwingungs-
stärke sowie der Kraftschwankung in der Längsrichtung mit erhöhtem Brems-
druckniveau in der Radbremse. Desweiteren ist in der Vertikalrichtung zu se-
hen, dass die Schwingungsstärke in der Radmitte sowie die 
Schwankungsamplitude der Lagerkraft an der Radnabe kaum durch den stati-
onären Bremsdruck in der Radbremse beeinflusst werden. Somit wurde im 
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Zeitbereich nachgewiesen, dass die longitudinalen Schwingungen und Kraft-
schwankungen im Reifen-Fahrwerk-System auf einer unebenen Fahrbahn 
durch den stationären Bremsdruck in der Radbremse während eines Bremsvor-
gangs negativ beeinflusst werden können. Je höher das stationäre Bremsmo-
ment ist, desto stärker werden die longitudinalen Schwingungen und Kraft-
schwankungen. 

In Abbildung 6.25 werden die Teileffektivwerte der Längs- und Vertikal-
schwingungen in fünf Frequenzbereiche (vgl. Tabelle 6.6) über den stationären 
Arbeitspunkten aufgetragen, damit die Einflüsse des stationären Arbeitspunk-
tes auf die jeweiligen Eigenschwingungsmoden charakterisiert werden kön-
nen. Die Teileffektivwerte stellen die Schwingungsstärke der dabei dominie-
renden Eigenschwingungen des Reifen-Fahrwerk-Systems dar. 

 
Abbildung 6.25: TEff der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an RTM bei fünf stationären 

Arbeitspunkten für den Standardreifen BVW und den Runflatreifen BEH 
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Wie aus Abbildung 6.25 hervorgeht, steigen die Schwingungsstärke der lon-
gitudinalen Achsresonanz (Mode1), der nullte Torsionsmode des Reifens 
(Mode3) und der translatorischen bzw. rotatorischen Gürtelschwingung des 
Reifens (Mode4) mit zunehmendem stationären Bremsdruckniveau beim 
Bremsvorgang. Je höher der stationäre Bremsdruck in der Radbremse ist, desto 
stärker werden sowohl die Achs- als auch die Reifendynamik in der Längsrich-
tung im Reifen-Fahrwerk-System angeregt. Die vertikale Achsresonanz 
(Mode2) und die vertikale Gürtelschwingung des Reifens (Mode5) verändern 
sich hingengen nicht signifikant mit Erhöhung des stationären Bremsdrucks. 

Ferner ist zu erkennen, dass der Einfluss des stationären Arbeitspunktes auf 
die bremsmoment- und fahrbahninduzierten Schwingungen und Kraftschwan-
kungen beim Runflatreifen BEH deutlich größer ist als beim Standardreifen 
BVW. Da die größte Schwingungsamplitude gemäß den Amplitudenspektren 
in einem niedrigen Frequenzbereich unter 30 Hz liegt, ist dieser Effekt auf die 
höhere longitudinale Gummisteifigkeit oder Schlupfsteifigkeit des Runflatrei-
fens, die durch die größere Anfangssteigung der 𝜇-Schlupf-Kurve charakteri-
siert wird, zurückzuführen. 

Somit konnten die Ergebnisse der theoretischen Analyse der bremsmoment- 
und fahrbahninduzierten Schwingungen in Abschnitt 2.2.4 durch die vorlie-
gende experimentelle Untersuchung sowohl im Zeitbereich als auch im Fre-
quenzbereich überprüft werden. 

6.3 Bremsung	mit	Radlastvariation	

Das Ziel der vorliegenden Untersuchung ist, die in Abschnitt 6.2 vorgestellte 
Untersuchung um eine dynamische Radlaständerung zu erweitern, damit das 
dynamische Verhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems bei realen Fahrbahnan-
regungen und an vordefinierten stationären Arbeitspunkten gleichzeitig auch 
mit dynamischer Radlaständerung analysiert werden kann. Die Änderung der 
Umfangskraft und des Bremsschlupfes infolge dynamischer bzw. hochfre-
quenter Radlaständerungen während des Bremsvorgangs ist dabei zu betrach-
ten. 
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6.3.1 Methodik	der	Untersuchung	

Für die vorliegende Untersuchung sind am Prüfstand gleichzeitig eine Rad-
lastvariation und eine Druckmodulation umzusetzen. 

Radlastvariation 

Im Prinzip bestehen am Innentrommelprüfstand folgende zwei Möglichkeiten, 
um die Radlast während eines Bremsversuchs zu ändern: 

1) Niederfrequente Anregung (1 - 2 Hz) durch vertikale Verstellung des 
Prüfstand-Radlastkastens 

2) Hochfrequente Anregung durch Einbau einer Schlagleiste auf der In-
nentrommelfahrbahn 

Um am Innentrommelprüfstand eine dynamische Radlaständerung bei einem 
bestimmten stationären Arbeitspunkt umzusetzen, kommt hier nur die zweite 
Möglichkeit in Frage. Für diese Untersuchung wird die Schlagleiste Nr.3 in 
Abbildung 5.2 mit der Dimension 10 x 28 mm (Höhe x Breite) und jeweils 
einer 5 x 5 mm Kante links und rechts auf die Fahrbahn montiert, wie es bereits 
bei der Untersuchung der Schlagleistenüberfahrten in Kapital 5 erfolgte. 

Druckmodulation 

Um das Reifen-Fahrwerk-System auf einen bestimmten stationären Arbeits-
punkt bzw. ein bestimmtes Druckniveau einzustellen, werden die gleichen 
Bremsversuche mit sprungförmigem Druckaufbau wie in Abschnitt 6.2 durch-
geführt. Wie in Abbildung 6.26 gezeigt, beginnt der Druckaufbau in der Rad-
bremse zum Zeitpunkt 𝑡 = 4	𝑠 und der Druckabbau zum Zeitpunkt 𝑡 = 6	𝑠. 
Innerhalb dieses Zeitfensters wird der Bremsdruck auf das definierte Niveau 
eingestellt und konstant gehalten. Die Zeitdauer vom kompletten Aufbau des 
Bremsdrucks, d. h. das Reifen-Fahrwerk-System ist auf den definierten statio-
nären Arbeitspunkt eingestellt, bis zum Anfang des Druckabbaus ist länger als 
1,5 Sekunde. In diesem Zeitraum sind bei der Trommelgeschwindigkeit von 
60 km/h bereits drei Trommelumdrehungen zurückzulegen d. h. drei Schlag-
leistenüberfahrten können erfolgen. Bei höheren Geschwindigkeiten erfolgen 
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entsprechend mehr Trommelumdrehungen bzw. mehr Schlagleistenüberfahr-
ten.  

Somit besteht ein Bremsversuch aus ungebremsten Schlagleistenüberfahrten 
im Zeitraum von 0 bis 4 sowie von 6,5 bis 11 Sekunden und gebremsten 
Schlagleistenüberfahrten im Zeitraum von 4 bis 6 Sekunden, wie in Abbildung 
6.26 zu sehen ist. Diese beiden Typen der Schlagleistenüberfahrten werden in 
der vorliegenden Untersuchung betrachtet. Die in Abbildung 6.16 dargestellten 
stationären Arbeitspunkte werden in der vorliegenden Untersuchung für die 
Bremsversuche eingestellt. 

 
Abbildung 6.26: Ungebremste und gebremste Schlagleistenüberfahrten 

Versuchsplan und -durchführung 

Die Versuche mit dem Reifen-Fahrwerk-System werden in der vorliegenden 
Untersuchung mit den Goodyear-Reifen BEH und BVW unter der in Tabelle 
5.2 angegebenen Standardbetriebsbedingung durchgeführt. In Tabelle 6.2 wer-
den alle untersuchten Faktoren und Faktorstufen zusammengefasst. Der 
Bremsschlupf wird nach Formel (3.10) bestimmt. 
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Tabelle 6.7: Faktoren und Faktorstufen für die Bremsung mit Radlastvariation 

Reifen Stationärer Arbeitspunkt Fahrbahn Schlagleiste  
BEH (𝜆9, 𝜇9) Beton Nr. 3  
BVW (𝜆:, 𝜇:)    

 (𝜆B, 𝜇B)    
 (𝜆C, 𝜇C)    

 

6.3.2 Dynamisches	Verhalten	des	Reifen-Fahrwerk-
Systems	

In diesem Abschnitt wird das dynamische Verhalten des Reifen-Fahrwerk-
Systems beim Bremsvorgang mit Radlastvariation bezüglich der Schwingun-
gen und der Kräfte an der Radnabe untersucht. Zur Analyse des dynamischen 
Verhaltens werden die Längs- und Vertikalbeschleunigung an der Messstelle 
RTM, die Längskraft am Längslenker und der Vertikalkraft am Top-Mount 
sowie der Bremsschlupf und die 𝜇-Schlupf-Kurve unter der Standardbetriebs-
bedingung betrachtet. Wie in Abschnitt 5.3.2 und 5.3.3 erläutert, nehmen im 
Wesentlichen der Längslenker und das Federbein jeweils die vom Reifen-Fahr-
bahn-Kontakt in die Karosserie übertragene Längs- und Vertikalkraft auf.   

In Abbildung 6.27 und Abbildung 6.28 werden die Längs- und Vertikalbe-
schleunigung an der Messstelle RTM, die Längskraft am Längslenker (LL) und 
die Vertikalkraft am Top-Mount (TM) der am stationären Arbeitspunkt 
(𝜆B, 𝜇B)  gebremsten Schlagleistenüberfahrt jeweils für den Standardreifen 
BVW und den Runflatreifen BEH dargestellt. 
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Abbildung 6.27: Längs- und Vertikalbeschleunigung an RTM, Längskraft an LL und Vertikal-

kraft an TM bei (λ3, μ3) für den Standardreifen BVW 

 
Abbildung 6.28: Längs- und Vertikalbeschleunigung an RTM, Längskraft an LL und Vertikal-

kraft an TM bei (λ3, μ3) den Runflatreifen BEH 
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Wie in Abbildung 6.27 und Abbildung 6.28 zu sehen ist, unterscheiden sich 
die Amplituden der Längsbeschleunigung an der Messstelle RTM nicht deut-
lich zwischen gebremstem und ungebremstem Zustand. Die Schwingungs-
amplitude der Längsbeschleunigung an der Messtelle RTM ist bei der ge-
bremsten Schlagleistenüberfahrt nur leicht größer als die bei der ungebremsten 
Schlagleistenüberfahrt. Es werden aber große Unterschiede für die Längskraft 
am Längslenker beobachtet. Im gebremsten Zustand ist die Kraftschwankung 
wesentlich stärker. In der Vertikalrichtung ist kaum ein Unterschied sowohl 
für die Vertikalbeschleunigung an der Messstelle RTM als auch für die Verti-
kallagerkraft zu beobachten. 

Um den Unterschied zwischen einzelnen Schlagleistenüberfahrten im ge-
bremsten und ungebremsten Zustand verfolgen zu können, werden in Abbil-
dung 6.29 und Abbildung 6.30 jeweils die Zeitverläufe und Amplitudenspek-
tren der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an RTM sowie der Längskräfte 
am Längslenker (LL) und der Vertikalkräfte am Top-Mount (TM) bei einer 
gebremsten und ungebremsten Schlagleistenüberfahrt für den Standardreifen 
BVW dargestellt. Für den Runflatreifen BEH wird das gleiche in Abbildung 
6.31 und Abbildung 6.32 gezeigt. 
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Abbildung 6.29: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigun-

gen an RTM für den Standardreifen BVW 

 
Abbildung 6.30: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längskräfte an LL und Vertikalkräfte 

an TM für den Standardreifen BVW 
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Abbildung 6.31: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigun-

gen an RTM für den Runflatreifen BEH 

 
Abbildung 6.32: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längskräfte an LL und Vertikalkräfte 

an TM für den Runflatreifen BEH 
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Eine Betrachtung der Zeitverläufe der Längsbeschleunigung und -kraft zeigt, 
dass die großen Unterschiede der Schwingungen und Kraftschwankungen zwi-
schen der gebremsten und ungebremsten Schlagleistenüberfahrt erst nach dem 
Überrollen des Reifens über die Schlagleiste stattfinden. Nach den Ergebnissen 
der Amplitudenspektren werden die großen Schwingungs- und Kraftschwan-
kungsamplituden durch die Anregung der longitudinalen Achsresonanz 
(Mode1) verursacht. In der Vertikalrichtung ist kaum ein Unterschied zwi-
schen der gebremsten und ungebremsten Schlagleistenüberfahrt zu erkennen. 
Dieses Ergebnis stimmt mit der Analyse des Einflusses des stationären Ar-
beitspuntkes auf die fahrbahninduzierten Schwingungen und Kraftschwankun-
gen im Reifen-Fahrwerk-System in Abschnitt 6.2 überein. 

In [Zege98] werden Reifen am Reifenprüfstand montiert und die Achse in 
Hubrichtung fixiert. Es werden Schlagleistenüberfahrten mit Reifen bei einem 
Bremsvorgang mit einem konstatem Bremsmoment am Rad durchgeführt. Die 
Ergebnisse zeigen, dass die Amplituden des dynamischen Verhaltens vom Rei-
fen durch das Bremsmoment kaum beeinflusst werden, wenn die Radachse in 
Längs- und Vertikalrichtung fixiert ist. Der Vergleich der Ergebnisse in 
[Zege98] und der vorliegenden Untersuchung führt zur Feststellung, dass sich 
die Unterschiede zwischen der gebremsten und ungebremsten Schlagleisten-
überfahrt hauptsächlich aus dem zusätzlichen longitudinalen Freiheitsgrad der 
Achse bzw. der Anregung der longitudinalen Achsresonanz ergeben. 

6.3.3 Einfluss	der	dynamischen	Radlaständerung	

In der Doktorarbeit von Niemz [Niem06] wird der Effekt, den eine Radlastän-
derung auf die Bremskraft sowie den Bremsschlupf zwischen Reifen und Fahr-
bahn während eines Bremsvorgangs auf der ebenen Fahrbahn hat, theoretisch 
beschrieben. Zur Erklärung des Effektes werden vier Zustände eingeführt, die 
mit A bis D in Abbildung 6.33 auf der Umfangskraft-Schlupf-Kurve bezeich-
net werden. 
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Abbildung 6.33: Umfangskraft-Schlupf-Kurve mit Radlaständerung, nach [Niem06] 

Geht man von einer Abremsung mit einem konstanten Bremsmoment auf einer 
unebenen Fahrbahn aus, ändern sich die Reifenbetriebspunkte im Umfangs-
kraft-Schlupf-Kennfeld. Nach Abbildung 6.33 findet ein Kreislauf des Zustan-
des von A nach B, von B nach C, von C nach D und dann wieder von D nach 
A statt, wenn Radlastschwankungen während eines Bremsvorgangs auftreten. 
Die Radlaständerung beginnt hier mit einer Erhöhung. 

A. Beim Zustand A stellt sich das Rad in einem stationären Zustand bei 
einem bestimmten Radbremsschlupf und einer bestimmten Umfangs-
kraft in der Nahe vom Maximum der Umfangskraft-Schlupf-Kurve 
ein. 

B. Eine schnelle Radlasterhöhung um einen Wert ∆𝐹" > 0 verursacht 
eine sofortige Erhöhung der Bremskraft um ∆𝐹! > 0, während der 
Radbremsschlupf wegen der Massenträgheit des Rades unverändert 
bleibt. Die erhöhte Bremskraft führt nun zu einer Drehzahlerhöhung 
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des Rades entgegen der Massenträgheit und damit zu einer Schlupf-
verringerung. Diese Änderung des Radbremsschlupfs kann durch 
Formel (6.9) berechnet werden.  

C. Bleibt das Bremsmoment am Rad während der Radlaständerung kon-
stant, ist die Bremskraft zwischen Reifen und Fahrbahn, die zum Hal-
ten eines stationären Zustands benötigt wird, immer noch gleich der 
Bremskraft beim Zustand A. Daher nimmt die Bremskraft zusammen 
mit dem Radbremsschlupf ab, bis der Zustand C erreicht wird. 

D. Da der Mittelwert der Radlast über die Zeit konstant bleiben muss, 
muss einer Erhöhung der Radlast immer eine Absenkung folgen, die 
die Radlast auf ein niedrigeres Niveau als der Mittelwert bringt. Sinkt 
die Radlast um 2∆𝐹" ab, nimmt die Bremskraft sofort um 2∆𝐹! ab, 
während die für den stationären Zustand benötigte Bremskraft immer 
noch gleich der Bremskraft beim Zustand A bleibt.  

A. Der Radbremsschlupf nimmt durch die Abnahme der Bremskraft 
nach Formel (6.9) wieder zu (da das Bremsmoment konstant ist), bis 
der gleiche Radbremsschlupf wie beim Zustand A erreicht wird. Zum 
Ende des Kreislaufs wird die gleiche Bremskraft wie beim originalen 
Zustand entsprechend des Radbremsschlupfs wieder aufgebaut. 

Nach Angabe von [Niem06] erfolgt die Bremschlupfänderung ∆𝜆! aus der In-
tegration der Bremskraftänderung Δ𝐹!, wenn beim konstanten Bremsmoment 
eine plötzliche Bremskraftänderung vorgekommen ist: 

 ∆𝜆! = −
𝑟)*+:

𝐽'𝑣%
>Δ𝐹!𝑑𝑡 (6.9) 

wobei 𝑟)*+ den dynamischen Rollhalbmesser, 𝐽' das Massenträgheitsmoment 
des Rades und 𝑣% die Fahrzeuggeschwindigkeit darstellt. 

Wird angenommen, dass die Bremskraftänderung durch eine plötzliche Ände-
rung der Radlast Δ𝐹" mit dem aktuellen Kraftschlussbeiwert 𝜇 zwischen Rei-
fen und Fahrbahn verursacht wird, kann die Vertikaldynamik durch die fol-
gende Gleichung mit der Längsdynamik verbunden werden: 
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 ∆𝜆! = −
𝑟)*+:

𝐽'𝑣%
>(𝜇 ∙ Δ𝐹")𝑑𝑡 = −

𝜇𝑟)*+:

𝐽'𝑣%
>Δ𝐹"𝑑𝑡 (6.10) 

Nach Formel (6.10) wird die Bremsschlupfänderung ∆𝜆!, die die Längsdyna-
mik des Fahrzeugs beeinflusst, durch das Integral der Radlaständerung Δ𝐹" mit 
der Vertikaldynamik verknüpft. Da das Integral die Eigenschaft der Tiefpass-
filterung besitzt, werden die niederfrequenten Anteile der dynamischen Rad-
last durch das Integral stärker gewichtet. Dies bedeutet, dass eine hochfre-
quente Radlastschwankung den Bremsschlupf nicht so stark wie eine 
niederfrequente Radlaständerung beeinflussen kann. Im Folgenden ist dieser 
Effekt mit Hilfe der Messergebnisse zu überprüfen. 

In Abbildung 6.34 werden die umgerechnete Umfangskraft Fx, die Radlast Fz, 
der Bremsschlupf 𝜆 und die 𝜇-Schlupf-Kurve der am stationären Arbeitspunkt 
(𝜆B, 𝜇B) gebremsten Schlagleistenüberfahrt für den Standardreifen BVW dar-
gestellt. 

Aus den Ergebnissen in Abbildung 6.34 wird ersichtlich, dass die hochfre-
quente Radlaständerung während des stationären Bremsvorgangs bzw. beim 
stationären Bremsmoment hochdynamische Schlupf- und Umfangskraftände-
rungen im Vergleich zur stationären Umfangskraft-Schlupf-Kurve des Reifens 
verursacht. Die Schleife der Umfangskraftänderung, wie in Abbildung 6.33 
gezeigt, wird bei der hochfrequente Radlaständerung ebenfalls beobachtet. Die 
Abweichungen der transienten Umfangskraftänderung von der stationären 
Umfangskraft-Schlupf-Kurve des Reifens sind aber nur kurzzeitig und die Um-
fangskraft ist schnell wieder auf den Anfangszustand zurückkehrt. Davon aus-
gehend ist anzunehmen, dass der Mittelwert der Bremskraft 𝐹%,;H3 bzw. des 
Kraftschlussbeiwertes 𝜇;H3  eines Bremsvorgangs mit hochfrequenter Rad-
laständerung trotz der hochdynamischen Schlupf- und Umfangskraftänderung 
nicht signifikant von dem ohne hochfrequente Radlaständerung abweichen 
sollte. Der Mittelwert der Bremskraft 𝐹%,;H3  bzw. des Kraftschlussbeiwertes 
𝜇;H3  sollte auf der stationären 𝜇 -Schlupf-Kurve bleiben. Im Folgenden ist 
diese Annahme mit Messergebnissen zu überprüfen. Zur Überprüfung dieser 
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Annahme werden die Mittelwerte der Umfangskraft 𝐹%,;H3  und des Kraft-
schlussbeiwertes 𝜇;H3 für die Bremsvorgänge im Zeitraum der Druckhaltphase 
mit und ohne Schlagleistenüberfahrt ermittelt. 

 
Abbildung 6.34: Umfangskraft, Radlast, Bremsschlupf und µ-Schlupf-Kurve der an (λ3, μ3) ge-

bremsten Schlagleistenüberfahrt für den Standardreifen BVW 

In Abbildung 6.35 werden nicht nur die Mittelwerte der Umfangskraft 𝐹%,;H3 
und des Kraftschlussbeiwertes 𝜇;H3 , sondern auch der mittlere Bremsdruck 
𝑝;H3  und der Bremsschlupf 𝜆;H3  der Bremsung ohne und mit Schlagleisten-
überfahrt für den Standardreifen BVW und den Runflatreifen BEH miteinan-
der verglichen.  
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Abbildung 6.35: Mittelwerte des Bremsdrucks, des Bremsschlupfes, der Umfangskraft und des 

Kraftschlussbeiwertes der Bremsung ohne und mit Schlagleistenüberfahrt für 
den Standardreifen BVW und den Runflatreifen BEH 

Die Übereinstimmung der mittleren Bremsdrücke 𝑝;H3 ohne und mit Schlag-
leiste bestätigt, dass die beiden Bremsvorgänge exakt auf demselben stationä-
ren Druckniveau gebremst werden.  
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Die Übereinstimmung der mittleren Bremsschlupfe 𝜆;H3 , der mittleren Um-
fangskräfte 𝐹%,;H3  und der mittleren Kraftschlussbeiwerte 𝜇;H3 der Bremsung 
ohne und mit Schlagleistenüberfahrt bei allen stationären Arbeitspunkten und 
beiden Reifen zeigt, dass die durch die einzelne Schlagleiste induzierte hoch-
frequente Radlaständerung kaum Einfluss auf die zwischen Reifen und Fahr-
bahn übertragene mittlere Umfangskraft während des Bremsvorgangs hat. 

Somit kann festgehalten werden, dass hochfrequente Radlastschwankungen 
die Bremskraft zwischen Reifen und Fahrbahn nicht so stark wie niederfre-
quente Radlaständerungen beeinflussen können. 
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7 Optimierte	Ansteuerung	der	
hydraulischen	Bremsanlage	

Dieses Kapitel behandelt die Bearbeitung der zweiten Forschungsfrage (vgl. 
Abschnitt 1.3). Während in Kapitel 2 die Optimierungsmöglichkeiten des 
Bremsvorgangs analysiert werden und auf Basis dessen die möglichen Maß-
nahmen zur Optimierung der ABS-Regelung diskutiert werden, sollen in die-
sem Kapitel die in Abschnitt 2.3.3 diskutierten Verbesserungskonzepte expe-
rimentell überprüft werden. Hierzu werden die Auswirkungen von 
Modifikationen an den Komponenten des ABS-Regelkreises und den zwischen 
den Komponenten übertragenen Größen am Prüfstand untersucht und die noch 
bestehenden Optimierungspotenziale bestimmt. Im Abschnitt 7.1 wird auf Ba-
sis der in Abschnitt 3.3 entwickelten modifizierten hydraulischen ABS-Brems-
anlage ein ABS-Regelkreis mit drei wichtigen Berechnungsmodulen (Schlupf-
berechnung, Bremsschlupfregler und Ventilansteuerung) am 
Innentrommelprüfstand umgesetzt. In Abschnitt 7.2 werden Bremsversuche 
mit ABS-Regelung durchgeführt. Dabei werden die Regelgüte des ABS-Re-
gelkreises sowie das dynamische Verhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems bei 
dynamischer Anregung der ABS-Druckmodulation untersucht. In Abschnitt 
7.3 wird das erste Verbesserungskonzept bezüglich des Schlupfberechnungs-
moduls des ABS-Regelkreises untersucht. Das erzielte Optimierungspotenzial 
wird dabei analysiert. Für das Modul des Bremsschlupfreglers wird in Ab-
schnitt 7.4 das zweite Verbesserungskonzept im Zusammenhang mit der Zu-
standsreglung untersucht. Ein zusätzlicher Zustandsregler wird mit dem 
Bremsschlupfregler des ABS-Regelkreises gekoppelt. Dabei werden die Zu-
standsänderungen des Reifen-Fahrwerk-Systems, die während der ABS-Brem-
sung aufgrund dieser Kopplung auftreten, und das daraus erzielte Optimie-
rungspotenzial hinsichtlich der ABS-Regelgüte analysiert. Neben den 
Bremsversuchen am Prüfstand werden in Abschnitt 7.5 auch simulationsge-
stützte Untersuchungen zu den Betriebs- sowie Fahrbahnbedingungen durch-
geführt, die aus verschiedenen Gründen nicht am Prüfstand untersucht werden 
können. 
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7.1 Umsetzung	des	ABS-Regelkreises	am	
Prüfstand	

Gemäß Anforderung der zweiten Forschungsfrage (vgl. Abschnitt 1.3) soll ein 
ABS-Bremssystem am Prüfstand als Plattform bzw. als Ausgangszustand für 
die weiteren Optimierungen umgesetzt werden. Der Aufbau der modifizierten 
hydraulischen ABS-Bremsanlage am Prüfstand in Abschnitt 3.3 ist hardware-
mäßig einsatzbereit für die Umsetzung der ABS-Regelung. Auf Basis dieser 
wird in diesem Abschnitt deren Weiterentwicklung zu einem ABS-Regelkreis 
am Prüfstand vorgestellt. Dabei wird die softwaremäßige Implementierung der 
ABS-Funktion beschrieben sowie ein Vergleich dieses ABS-Regelkreises am 
Prüfstand mit dem in Abschnitt 2.3.1 vorgestellten allgemeinen ABS-Regel-
kreis gegeben. 

7.1.1 Aufbau	des	ABS-Regelkreises	

Auf Basis des in Abbildung 2.14 dargestellten allgemeinen ABS-Regelkreises 
im realen Fahrzeug wird am Innentrommelprüfstand ein davon abweichender 
ABS-Regelkreis mit ähnlichen Bestandteilen umgesetzt. Der Aufbau dieses 
ABS-Regelkreises am Prüfstand ist in Abbildung 7.1 dargestellt. 

 
Abbildung 7.1: Schematische Darstellung des ABS-Regelkreises am Innentrommelprüfstand 

Bremsschlupf-
regler ( )

Regelstrecke

Schlupf-
berechnung

Ventil-
ansteuerung

Echtzeitprüfstandrechner Hydroaggregat

Sensorsignale

Steuersignale
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Wie in Abbildung 7.1 gezeigt, besteht der ABS-Regelkreis am Prüfstand aus 
der Regelstrecke, dem Hydroaggregat, dem Echtzeit-Prüfstandrechner und den 
dazwischen übertragenen Größen. 

Wie in Abschnitt 2.3.1 beschrieben, bildet die Regelstrecke im allgemeinen 
ABS-Regelkreis nur die Raddynamik mit zwei Freiheitsgraden 𝜔' und �̇�' um 
die Querachse ab. Es wird aber in Abschnitt 2.3.3 vorgeschlagen, dass die Re-
gelstrecke nicht nur die Raddynamik, sondern auch die Reifen- und Radauf-
hängungsdynamik zur Optimierung der ABS-Regelung berücksichtigen soll. 
Aus diesem Grund wird die Regelstrecke im ABS-Regelkreis am Prüfstand aus 
dem Reifen-Fahrwerk-System, der am Reifen-Fahrwerk-System aufgebrach-
ten Radlast, der Radbremse und der Interaktion zwischen Reifen und Fahrbahn 
dargestellt. Die Sensorsignale wie z. B. die Drehzahl und der Bremsdruck in 
der Radbremse werden durch die in Abschnitt 3.2.3 vorgestellte Messtechnik 
erfasst und in den Echtzeitprüfstandrechner zur Datenverarbeitung weiterge-
leitet. 

Das originale ABS-Hydroaggregat wird in Abschnitt 3.3.2 für die Prüfstand-
messung so modifiziert, dass die inneren Magnetventile einzeln direkt mit 
Hilfe der Betriebsspannungen aus dem Echtzeitprüfstandrechner angesteuert 
werden können. Infolge der Änderungen der Ventilzustände ändert sich der 
Hydraulikdruck des Hydroaggregats und dementsprechend der Bremsdruck in 
der Radbremse. Die Analyse bzw. Charakterisierung der modifizierten hydrau-
lischen ABS-Bremsanlage in Abschnitt 3.3.4 zeigt, dass die Variante A der 
Bremsleitung (vgl. Abbildung 3.18), in der nur der Bremskreis 1 eingesetzt 
wird, für die Anwendung mit häufigen Druckschwankungen in der Bremslei-
tung am besten geeignet ist. Da die ABS-Bremsung wegen der Druckmodula-
tion genau diesem Fall entspricht, kommt die Variante A der Bremsleitung im 
ABS-Regelkreis am Prüfstand zum Einsatz. In Abschnitt 3.3.2 wird erläutert, 
dass in der Variante A nur das Einlass- und Auslassventil in dem Kanal des 
Bremskreises, an dem das Rad angeschlossen ist, jeweils getrennt mit einer 
individuellen Steuersignalleitung verbunden werden. Durch die unabhängige 
Ansteuerung beider Magnetventile kann während einer Bremsung die erfor-
derliche Druckmodulation umgesetzt werden. Das Einlass- und Auslassventil 
in dem anderen Kanal des Bremskreises, an dem die Rückführleitung der 
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Bremsflüssigkeit angeschlossen ist, sind gemeinsam mit einer einzigen Steu-
ersignalleitung verbunden und können während einer Bremsung konstant 
bestromt werden. Um die Stellgröße aus dem Bremsschlupfregler schnell und 
präzise in einen Solldruck umzusetzen, soll eine softwaremäßig optimierte 
Ventilansteuerungsmethode entwickelt und im Echtzeitprüfstandrechner pro-
grammiert werden. 

Der Echtzeitprüfstandrechner übernimmt die Verarbeitung der Informationen 
von Sensoren sowie die mathematischen Rechenvorgänge, welche normaler-
weise vom elektronischen ABS-Steuergerät im Serienprodukt des ABS-
Bremssystems übernommen werden, und generiert die Ansteuersignale für das 
Hydroaggregat und das Luftventil. Der gesamte Rechenvorgang wird durch 
folgende drei Berechnungsmodule ausgeführt. Diese drei Berechnungsmodule 
lassen sich mit Hilfe der Systemdesignsoftware NI LabVIEW im Echtzeitprüf-
standrechner darstellen. 

• Das Modul der Schlupfberechnung nimmt die gemessenen Sensorsig-
nale aus der Regelstrecke als Eingang auf, bestimmt den aktuellen 
Schlupfwert 𝜆M43 als Regelgröße nach der programmierten Methode 
und leitet das Ergebnis zum nächsten Modul als Ausgang weiter. 

• Das Modul des Bremsschlupfreglers nimmt den aktuellen Schlupf-
wert 𝜆M43 sowie die Sensorsignale aus der Regelstrecke als Eingang 
auf, bestimmt die Stellgröße ∆𝑝' nach dem programmierten Regelal-
gorithmus und leitet das Ergebnis zum nächsten Model als Ausgang 
weiter. 

• Das Modul der Ventilansteuerung nimmt die Stellgröße als Eingang 
auf, bestimmt die Betriebsspannungen der jeweiligen Magnetventile 
nach der programmierten Ansteuerungsmethode und leitet die An-
steuersignale zur Ausführung zum Hydroaggregat weiter. 

Im Folgenden werden die Aufgaben und die Entwicklung der jeweiligen Be-
rechnungsmodule detailliert beschrieben. 
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7.1.2 Modul	der	Schlupfberechnung	

Zur Verwirklichung des Regelkonzeptes erfolgt während der ABS-Bremsung 
eine kontinuierliche Schlupfberechnung nach einer definierten Methode. In ei-
nem Serien-ABS/ESP-Bremssystems wird die Fahrzeuggeschwindigkeit 
durch die Anpassungsphasen geschätzt (vgl. Abschnitt 2.3.1) und demnach der 
Bremsschlupf mit Hilfe der gemessenen Drehzahl nach Formel (1.2) bestimmt. 
Anders als im realen Fahrzeug ergibt sich der Bremsschlupf am Prüfstand aus 
der eingestellten Trommelgeschwindigkeit 𝑉( , dem dynamischen Rollhalb-
messers 𝑟)*+  aus einer Reifenvermessung und der am Rad gemessene Rad-
drehwinkelgeschwindigkeit 𝜔': 

 𝜆 =
𝑉( − 𝑟)*+𝜔'

𝑉(
∙ 100% (7.1) 

Der nach Formel (7.1) berechnete Bremsschlupf 𝜆 wird als die Standardkonfi-
guration dieses Moduls angenommen, davon ausgehend ist die erste Optimie-
rungsmaßnahme in Abschnitt 7.3 zu entwickeln. Der aus diesem Modul fol-
gende Bremsschlupfwert wird als Istschlupf 𝜆M43  bezeichnet und als 
Eingangsgröße an den Bremsschlupfregler weitergeleitet. 

7.1.3 Modul	des	Bremsschlupfreglers	

Um die ABS-Funktion umzusetzen und gleichzeitig die Anforderungen der 
modifizierten hydraulischen ABS-Bremsanlage am Prüfstand zu erfüllen, wird 
im Echtzeitprüfstandrechner auf Basis des beim Serienprodukt (Bosch-
ESP8/ABS8) unterlagerten Bremsschlupfreglers, der in Abschnitt 2.3.2 vorge-
stellt wird, ein davon abweichender Bremsschlupfregler eingesetzt. Im Folgen-
den werden die vorgenommenen Modifikationen im Vergleich zum originalen 
Bremsschlupfregler beschrieben. 

Zwei Regelalgorithmen, PID und Sliding-Mode, die in der Literatur häufig für 
den Entwurf des ABS-Reglers zum Einsatz kommen, werden im Berechnungs-
modul des Bremsschlupfreglers zum Vergleich eingebaut. Die Implementie-
rung beider Regler wird im Folgenden diskutiert. 
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PID-Regler 

Der PID-Regler wird gemäß der Beschreibung in Abschnitt 2.3.2 bereits im 
Bremsschlupfregler der heutigen ABS-/ESP-Serienprodukte integriert. Um 
diesen PID-Regler auch für den Bremsschlupfregler im ABS-Regelkreis am 
Prüfstand aufzubauen, sollen auf Basis des PID-Reglers in Abschnitt 2.3.2 
noch einige Änderungen vorgenommen werden. 

Da es kein Motormoment gibt, berechnet sich die stationäre Bremskraft nach 
Formel (2.53) als: 

 𝐹! = 𝑐2 ∙
𝑝'
𝑟)*+

+
𝐽'
𝑟)*+: ∙ �̇�' = 𝑐2 ∙

𝑝'
𝑟)*+

+
𝐽'
𝑟)*+

∙ �̇�' (7.2) 

Hierbei ist 𝑐2 der Bremsenkennwert, 𝑝' der Radbremszylinderdruck, 𝑟)*+ der 
dynamische Rollhalbmesser, 𝐽'  das Radträgheitsmoment, 𝑣'  und 𝜔'  jeweils 
die Radumfangs- und Raddrehgeschwindigkeit. 

Der Bremsenkennwert bezeichnet den Übersetzungsfaktor zwischen dem Hyd-
raulikdruck im Radbremszylinder und dem daraus folgenden Bremsmoment 
am Rad. Er ergibt sich wie folgt aus der Multiplikation der wirksamen Brems-
kolbenfläche 𝐴!>, dem effektiven Bremsradius 𝑟!4,#8) und dem Reibwert der 
beiden Bremsbeläge (2 ∙ 𝜇!): 

 𝑐2 = 𝐴!> ∙ 𝑟!4,#8) ∙ 𝐶∗ = 𝐴!> ∙ 𝑟!4,#8) ∙ (2 ∙ 𝜇!) (7.3) 

Die drei Parameter 𝐴!> , 𝜇!  und 𝑟!4,#8)  in Formel (7.3) werden durch Mes-
sung an der verwendeten Scheibenbremse in Labor bestimmt. 

Der Bremsdruck 𝑝' in Formel (7.2) kann während der Messung durch den ein-
gebauten Drucksensor erfasst werden. Der dynamische Rollhalbmesser 𝑟)*+ 
wird durch die Reifenvermessung ermittelt. Das Trägheitsmoment des drehen-
den Teils des Reifen-Fahrwerk-Systems um die Drehachse 𝐽'  wird von den 
technischen bzw. gemessenen Daten der untersuchten McPherson-Radaufhän-
gung, der Felge und des Reifens bestimmt. 
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Ausgehend von der gefilterten Bremskraft 𝐹!( (siehe Gleichung (7.13)) wird 
endsprechend der Schlupfregelabweichung ∆𝜆 = 𝜆F1GG − 𝜆M43  über ein PID-
Regelgesetz das Sollmoment am Rad 𝑀',F1GG nach Formel (2.55) gebildet. 

 

𝑀',F1GG = 𝐹!( ∙ 𝑟)*+ −
𝐽'
𝑟)*+

∙ (1 − 𝜆) ∙ �̇�',(-8H +𝐾K

∙ (𝜆F1GG − 𝜆M43) ∙ 𝑟)*+ +𝐾L
∙ M�̇�' − �̇�',?-8HN ∙

𝐽'
𝑟)*+

+𝐾M ∙ 𝑐2

∙ 𝑆𝑈𝑀{(𝜆F1GG − 𝜆M43) ∙ 𝑇} 

(7.4) 

wobei die Umfangsgeschwindigkeit des freirollenden Rades 𝑣',?-8H gleich der 
Trommelgeschwindigkeit bzw. Fahrbahngeschwindigkeit 𝑉( ist. Da die Trom-
melgeschwindigkeit während der Bremsung konstant gehalten wird, ergibt 
sich die Ableitung der Umfangsgeschwindigkeit des freirollenden Rades 
�̇�',?-8H zu null. Damit der PID-Regler funktioniert, müssen die Parameter 𝐾K, 
𝐾M und 𝐾L durch geeignete Einstellregeln abgestimmt werden. 

Um ein passendes Radbremsmoment einzustellen, muss das aktuelle Brems-
moment durch den Bremsdruck ensprechend verändert werden: 

 

𝑝',F1GG =
𝑀',F1GG

𝑐2
=
𝐹!( ∙ 𝑟)*+

𝑐2
−

𝐽'
𝑟)*+ ∙ 𝑐2

∙ (1 − 𝜆) ∙ �̇�',(-8H

+
𝐾K
𝑐2
∙ (𝜆F1GG − 𝜆M43) ∙ 𝑟)*+ +

𝐾L
𝑐2
∙ �̇�' ∙ 𝐽'

+𝐾M ∙ 𝑆𝑈𝑀{(𝜆F1GG − 𝜆M43) ∙ 𝑇} 

(7.5) 

Der vom Regler geforderte Solldruck in den Radbremszylindern wird über die 
Bremshydraulik und die zugehörige Ventilansteuerung eingestellt. Die Stell-
größe im Bremsschlupfregler ergibt sich aus der Druckdifferenz zwischen dem 
Soll- und Ist-Bremsdruck im Radbremszylinder: 

 Δ𝑝' = 𝑝',F1GG − 𝑝',M43 (7.6) 

mit Δ𝑝' > 0: Druckaufbau, Δ𝑝' = 0: Druckhalten und Δ𝑝' < 0: Druckab-
bau. 
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Das PID-Regelgesetz ist nach seinen drei Korrektur-Termen benannt, deren 
Summe die Stellgröße des Regelkreises darstellt. Wird 𝑢(𝑡) als Ausgang des 
Reglers definiert, kann die endgültige Form eines klassischen PID-Reglers wie 
folgt ausgedrückt werden: 

 𝑢(𝑡) = 𝐾2 ∙ 𝑒(𝑡) + 𝐾H ∙ > 𝑒(𝜏)𝑑𝜏
3

&

+𝐾) ∙
𝑑
𝑑𝑡 𝑒

(𝑡) (7.7) 

wobei 𝐾2 der Proportionalregler und der erste Abstimmungsparameter, 𝐾H der 
Integralregler und der zweite Abstimmungsparameter, 𝐾) der Differenzialreg-
ler und der dritte Abstimmungsparameter und 𝑒 der Regelfehler ist. 

Zur Ermittlung der PID-Parameter in Formel (7.7) sind in der Literatur viele 
Methoden zu finden [Astr95], [Zhon06]. Davon sind die Einstellregeln von 
Ziegler-Nichols sehr leistungsfähig und führen häufig zu brauchbaren Rege-
lungen in der Praxis. Aus diesem Grund wird die Abstimmung der PID-Para-
meter nach der Ziegler-Nichols-Methode mit der Regelstrecke am Prüfstand 
durchgeführt. Die Einstellung beginnt mit dem einfachen Proportionalregler 
𝐾2, während die anderen beiden Parameter 𝐾H und 𝐾) auf null gesetzt werden. 
Der Parameter 𝐾2 wird von null solange erhöht, bis eine stationäre Schwin-
gung bzw. Schwingung mit konstanter Amplitude in den Ausgängen der Re-
gelstrecke entsteht. Die Stabilitätsgrenze ist dabei erreicht. Der Parameter 𝐾2, 
bei dem die stationäre Schwingung auftritt, wird als die ultimative Verstärkung 
𝐾^ bezeichnet. Die Periodendauer der stationären Schwingung wird als 𝑇  be-
zeichnet. Abbildung 7.2 stellt den Einstellungsprozess dar. 

 
Abbildung 7.2: Geschlossener Kreis mit einem P-Regler variabler Verstärkung 



7.1  Umsetzung des ABS-Regelkreises am Prüfstand 

263 

Hier ist auch ein Nachteil dieses Verfahrens zu erkennen, dass Experimente 
mit dem Prozess durchgeführt werden müssen, die bis an den Rand der Stabi-
lität gehen. Man muss während dieses Prozesses den Parameter sehr vorsichtig 
erhöhen, damit die Regelstrecke bzw. das Reifen-Fahrwerk-System nicht in 
eine kritische Situation übergeht. Wenn die Werte 𝐾^ und 𝑇  ermittelt wurden, 
lassen sich die drei PID-Parameter in Abhängigkeit vom Reglertyp aus Tabelle 
7.1 ablesen. 

Tabelle 7.1: Ziegler-Nichols-Methode für verschiedene Reglertype, nach [Micr1] 

Reglertyp Parameterabstimmung 
𝑲𝒑 𝑲𝒊 𝑲𝒅 

Klassisch Ziegler-Nichols 0,6 ∙ 𝐾^ 0,5 ∙ 𝑇  0,125 ∙ 𝑇  
Pessen Integralgesetz 0,7 ∙ 𝐾^ 0,4 ∙ 𝑇  0,15 ∙ 𝑇  

Einige Überschwingung 0,33 ∙ 𝐾^ 0,5 ∙ 𝑇  0,33 ∙ 𝑇  
Keine Überschwingung 0,2 ∙ 𝐾^ 0,5 ∙ 𝑇  0,33 ∙ 𝑇  

 

Für den PID-Regler im ABS-Regelkreis am Prüfstand wird die klassische 
Ziegler-Nichols-Methode angenommen. Mit Berücksichtigung der unter-
schiedlichen Faktoren der P-, I- und D-Anteile in Formel (7.5) im Vergleich 
zu Formel (7.7) ergeben sich die Parameter 𝐾K, 𝐾M und 𝐾L in Formel (7.5) zu: 

 𝐾K = 0,6 ∙ 𝐾^ ∙
𝑐2
𝑟)*+

 (7.8) 

 𝐾M = 0,5 ∙ 𝑇  (7.9) 

 𝐾L = 0,125 ∙ 𝑇 ∙
𝑐2 ∙ 𝑟)*+
𝐽'

 (7.10) 

Der vom Regler geforderte Solldruck in den Radbremszylindern wird über die 
Bremshydraulik und die zugehörige Ventilansteuerungsmethode eingestellt. 
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Sliding-Mode-Regler 

Neben dem PID-Regler wird in dieser Untersuchung auch ein ABS-Regler auf 
Basis des Sliding-Mode-Regelgesetzes entworfen und in den Bremsschlupf-
regler des ABS-Regelkreises am Prüfstand integriert. Die Regelgüte der beiden 
Regler wird durch Prüfstandmessungen verglichen und analysiert. 

Sliding-Mode-Regler gehören zur Klasse der strukturvariablen Regler, deren 
Entwurf in einem Phasenraum des zu regelnden Systems erfolgt. Die Regelung 
basiert auf der Definition geeigneter Reglerstrukturen und Schaltgesetze, durch 
die der Systemzustand in den gewünschten Arbeitspunkt überführt wird 
[Utki92], [Hebi95]. Das Sliding-Mode-Regelgesetz wird wegen seiner Robust-
heit gegenüber bestimmten Arten von Modellunsicherheiten bzw. Parameter-
schwankungen zum Entwerfen verschiedener Regler im Anwendungsbereich 
der Fahrzeugtechnik angewendet [Eige09], [Stel12]. Für die Anwendung im 
Bremsschlupfregler wird der Sliding-Mode-Index 𝑆FGH)8  wie folgt definiert 
[Wu03]: 

 𝑆FGH)8 = 𝐸F@DG^2? + 𝑘 ∙ �̇�F@DG^2? (7.11) 

wobei 𝐸F@DG^2? = ∆𝜆 = 𝜆F1GG − 𝜆M43	 die Schlupfabweichung ist und der Koef-
fizient 𝑘  eine positive Konstante sein muss. �̇�F@DG^2?  ist die Ableitung der 
Schlupfabweichung und berechnet sich aus der folgenden Gleichung: 

 �̇�F@DG^2? =
𝑑𝐸F@DG^2?

𝑑𝑡 ≈
𝐸F@DG^2?(𝑘 + 1) − 𝐸F@DG^2?(𝑘)

𝑡4
 (7.12) 

wobei 𝑡4 die Abtastrate ist. 

In Abbildung 7.3 trennt die Sliding-Oberfläche 𝑆FGH)8 = 0 die gesamte Phasen-
ebene in zwei Halbebenen auf, mit 𝑆FGH)8 > 0 für den Druckaufbau, 𝑆FGH)8 = 0 
für das Druckhalten und 𝑆FGH)8 < 0 für den Druckabbau. 
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Abbildung 7.3: Phasenebene des Sliding-Mode-Regelgesetzes, nach [Wu01b], [Wu03] 

Der von diesem Regler geforderte Solldruck in den Radbremszylindern wird 
ebenfalls über die Bremshydraulik und die zugehörige Ventilansteuerungsme-
thode eingestellt.  

Interaktion zwischen Reifen und Fahrbahn 

Durch das Momentgleichgewicht am Rad lässt sich bei bekanntem Radbrems-
druck und den gemessenen Radgeschwindigkeiten die aktuelle und die statio-
näre (ohne Berücksichtigung von z. B. Reifen- und Achsdynamik) Bremskraft 
nach Formel (7.2) bestimmen. Die gefilterte Bremskraft wird danach als Be-
zugsgröße des PID-Reglers angenommen. 

 𝑇9 ∙ �̇�!( + 𝐹!( = 𝐹! (7.13) 

Der Reifen baut die Reaktionskräfte über eine bestimmte Abrollstrecke auf, 
deren Länge im Wesentlichen von den Betriebszuständen und den Reifenpara-
metern Masse, Dämpfung und Reibung im Latsch abhängt. Die entsprechende 
Kenngröße, die als die Relaxations- oder Einlauflänge genannt wird, ist als die 
Abrollstrecke definiert, bei der die Kraft 𝐹 = 𝐹& ∙ (1 − 1 𝑒⁄ )  erreicht 
[Breu12]. Der Parameter 𝑇9 in Formel (7.13) bezeichnet die Zeitdauer, die ein 
Reifen benötigt, um über die Relaxationslänge zu rollen. Nach [Zege98], 
[Schm04] kann die longitudinale Relaxationslänge 𝜎%  eines Reifens verein-

Gradient: 

Druckaufbau

Druckabbau
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facht als die Hälfte der Kontaktlänge 𝐿 des Reifens mit der Fahrbahn ange-
nommen werden. Mit dieser Vereinfachung ist der Parameter 𝑇9 nach der fol-
genden Gleichung zu bestimmen: 

 𝑇9 =
	𝜎%
𝑉(

 (7.14) 

wobei 𝑉( die Trommelgeschwindigkeit bedeutet. 

Der Zielschlupf für den Schlupfregler (für den ABS-Regelbetrieb) wird in der 
vorliegenden Untersuchung nicht wie beim Bremsschlupfregler im allgemei-
nen ABS-Regelkreis abhängig vom geschätzten bzw. resultierenden Haftreib-
beiwert der Fahrbahn berechnet, sondern durch die Ergebnisse der durchge-
führten Umfangskraft-Schlupf-Messungen des Reifens (vgl. Abschnitt 4.2) 
bestimmt. Die dabei ermittelten optimalen Bremsschlupfwerte 𝜆<23 sowie Ein-
flüsse der untersuchten Einflussfaktoren und Faktorstufen auf diese optimalen 
Bremsschlupfwerte werden für die Einstellung des Zielschlupfes des jeweili-
gen Reifens unter verschiedenen Betriebsbedingungen berücksichtigt. 

Mit Berücksichtigung der Stabilität der ABS-Regelung während des Brems-
versuchs wird der im Bremsschlupfregler vorgegebene Sollschlupf 𝜆F1GG nicht 
genau gleich dem Zielschlupf 𝜆O, sondern kleiner als dieser eingestellt. D. h. 
zwischen dem Zielschlpuf 𝜆O und dem Sollschlupf 𝜆F1GG besteht eine Abwei-
chung Δ𝜆. 

 𝜆F1GG = 𝜆O − Δ𝜆 (7.15) 

Nach Fomel (7.15) wird das Reifen-Fahrwerk-System bei der ABS-Regelung 
am Prüfstand nicht auf das Maximum 𝜇;$% der 𝜇-Schlupf-Kurve, sondern auf 
einen Punkt 𝜇F1GG kurz vor dem Maximum geregelt. Für diese Untersuchung 
wird 𝜇F1GG als 95% von 𝜇;$% definiert, d. h.: 

 𝜇F1GG = 0,95 ∙ 𝜇;$% (7.16) 

Der Sollschlupf 𝜆F1GG entspricht dann dem Schlupfwert bei 𝜇F1GG. 
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7.1.4 Modul	der	Ventilansteuerung	

Die Stellgröße aus dem Bremsschlupfregler gibt an, ob der Bremsdruck in der 
Radbremse aufgebaut, gehalten oder abgebaut werden soll. Aber wie die inne-
ren Magnetventile im Hydroaggregat zur Ausführung der Bremsdruckstellung 
angesteuert werden, kann durch verschiedene Methoden implementiert wer-
den. Um den Bremsdruck zu ändern, soll die Stellgröße in die On-Off-Span-
nungssignale umgewandelt werden, um die Magnetventile zu betreiben. Für 
die Ventilansteuerung werden in der Literatur zwei Methoden häufig genannt: 
die Schalter-Methode und die PWM-Methode (PWM: Pulsweitenmodulation). 
Im Folgenden werden die Funktionsweisen beider Methoden vorgestellt. 

Schalter-Methode 

Nach der Schalter-Methode werden die Magnetventile im Hydroaggregat an-
hand des Vorzeichens der Stellgröße immer nur in den Zustand offen (On) oder 
geschlossen (Off) geschaltet. 

 
Abbildung 7.4: Betriebsspannung der Magnetventile nach Schalter-Methode 

Unabhängig vom Typ des Regelalgorithmus ist das Vorzeichen der Stellgröße 
für die nachfolgende Druckmodulationsphase entscheidend. Hier wird die 
Stellgröße eindeutig durch 𝑆 definiert. D. h. 𝑆 > 0 bedeutet Druckaufbau, 𝑆 =

a) , Druckaufbau b) , Druckhalten c) , Druckabbau
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0 bedeutet Druckhalten und 𝑆 < 0 bedeutet Druckabbau. In Abschnitt 3.3.1 
werden die Betriebsspannungen der jeweiligen Magnetventile in dem einge-
setzten Bremskreis gemäß der Stellgröße dargestellt. Die entsprechenden Ven-
tilzustände sind in Tabelle 3.3 zu entnehmen. Die entsprechenden Betriebs-
spannungen des Einlassventils EVR und Auslassventils AVR bei 
verschiedenen Druckmodulationsphasen werden in Abbildung 7.4 gezeigt. 

PWM-Methode 

Die PWM-Methode verwendet zunächst ein periodisches Signal als eine Trä-
gerwelle und moduliert bei konstanter Frequenz das Tastverhältnis bzw. die 
relative Einschaltdauer eines Rechteckpulses, die als das Verhältnis der On-
Periode zur Off-Periode bezeichnet wird. In dieser Untersuchung wird eine Sä-
gezahnwelle als Trägerwelle angenommen.  

In Abbildung 7.5 wird die Bestimmung der Einschaltdauer in einer Periode der 
Trägerwelle 𝑇,  dargestellt. Und die Ergebnisse der Stellgrößenumwandlung 
nach der Schalter-Methode und der PWM-Methode werden dabei verglichen. 

 
Abbildung 7.5: Vergleich der Stellgrößenumwandlung nach der PWM- und Schalter-Methode 
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Da die Sägezahnwelle in Abbildung 7.5 einen Amplitudenbereich von 0 bis 1 
besitzt, wird die Stellgröße aus dem Bremsschlupfregler dementsprechend in 
diesen Bereich skaliert und um den Mittelwert 0,5 versetzt. In den On-Perioden 
des PWM-Signals, in denen die Stellgröße über der Trägerwelle bleibt, soll der 
Druckaufgebaut werden. Im Gegensatz dazu soll der Bremsdruck in den Off-
Perioden, in denen die Stellgröße unter der Trägerwelle steht, abgebaut wer-
den. Wenn die Stellgröße mit den Werten auf der Trägerwelle zusammentrifft, 
soll der Bremsdruck gehalten werden. Für die jeweilige Druckmodulations-
phase gilt die Einstellung der Ventilansteuerspannungen in Abbildung 7.4. Das 
heißt, dass das ausgegebene PWM-Signal für die richtigen Schaltzustände der 
Magnetventile umgerechnet und verstärkt werden muss. Die Umrechnung und 
Verstärkung für das jeweilige Magnetventil können durch die folgenden Glei-
chungen ausgedrückt werden: 

 𝑈0N = ]8	𝑉 ∙ (1 − 𝑃𝑊𝑀), 𝑃𝑊𝑀 ≠ 0,5
0	𝑉, 𝑃𝑊𝑀 = 0,5 (7.17) 

 𝑈bN = ]8	𝑉 ∙ (1 − 𝑃𝑊𝑀), 𝑃𝑊𝑀 ≠ 0,5
8	𝑉, 𝑃𝑊𝑀 = 0,5 (7.18) 

Der Vergleich zwischen den Ergebnissen der Schalter- und PWM-Methode 
zeigt, dass die Stellgröße nach der PWM-Methode durch hochfrequente Um-
schaltung der Magnetventile approximiert wird. Somit kann die Stellung des 
Bremsdrucks viel präziser durchgeführt werden und Überschreitungen besser 
vermieden werden. 

7.1.5 Fazit	

Nach dem Aufbau der modifizierten hydraulischen ABS-Bremsanlage in Ab-
schnitt 3.3 und der Berechnungsmodule in diesem Abschnitt steht der ABS-
Regelkreis am Prüfstand für die Bremsversuche mit ABS-Regelung bereit. Da 
das elektronische Steuergerät in diesem ABS-Regelkreis nicht zum Einsatz 
kommt, werden grundlegende Änderungen des ABS-Konzeptes und eine Neu-
abstimmung der ABS-Regelparameter vorgenommen.  
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Obwohl die Vergleichbarkeit dieses ABS-Bremssystem am Prüfstand mit Se-
riensystemen nicht gewährleistet werden kann, erfordern die erarbeiteten Ver-
besserungskonzepte keine physikalischen Änderungen an der hydraulischen 
Bremsanlage und auch keine ABS-Algorithmusänderungen. Dies verbessert 
die Umsetzbarkeit für eine mögliche spätere Serienanwendung und damit die 
Übertragbarkeit auf andere ABS-Regelsysteme.  

Die Funktionalität des ABS-Regelkreises am Prüfstand wird im nächsten Ab-
schnitt durch verschiedene Bremsversuche überprüft. 

7.2 Bremsung	mit	ABS-Regelung	

In Abschnitt 7.1.2 wird eine Standardkonfiguration des Moduls der Schlupf-
berechnung definiert, während in Abschnitt 7.1.3 zwei Varianten für das Mo-
dul des Bremsschlupfreglers und in Abschnitt 7.1.4 zwei Varianten für das 
Modul der Ventilansteuerung vorgestellt werden. Somit lassen sich vier Kon-
figurationen (Nr.1: Sliding Mode + Schalter, Nr.2: Sliding Mode + PWM, Nr. 
3: PID + Schalter, Nr. 4: PID + PWM) in den ABS-Regelkreis am Prüfstand 
umsetzen. Das Ziel dieses Abschnittes ist zum einen die Regelgüte der unter-
schiedlich konfigurierten ABS-Regelkreise zu bestimmen und infolgedessen 
eine Standardkonfiguration für den ABS-Regelkreis am Prüfstand festzulegen. 
Die Regelgüte aus der Standardkonfiguration des ABS-Regelkreises dient als 
Grundlage für die weiteren Optimierungen. Auf der Grundlage dieser Stan-
dardkonfiguration lassen sich die Verbesserungskonzepte der jeweiligen Be-
rechnungsmodule im Regelkreis vornehmen. Dabei wird auch das dynamische 
Verhalten des Reifen-Fahrwerk-Systems bei ABS-Regelung analysiert. 

7.2.1 Methodik	der	Untersuchung	

Zum qualitativen und quantitativen Vergleich der ABS-Regelgüte der ver-
schiedenen Konfigurationen soll ein eindeutiges Messprogramm sowie eine 
eine eindeutige Bewertungsmethode für alle Bremsversuche durchgeüfhrt wer-
den. 
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Messprogramm 

Abbildung 7.6 zeigt bezüglich der Ansteuerung des Einlass- und Auslassven-
tils das Messprogramm für diese Untersuchung und den daraus folgenden 
Bremsdruckverlauf im Radbremszylinder und den Radsschlupf. Die Beschrif-
tungen EV und AV der Y-Achse in den ersten zwei Diagrammen bezeichnen 
jeweils die Betriebsspannungen des angesteuerten Einlass- und Auslassventils. 

 
Abbildung 7.6: Messprogramm der Bremsversuche mit ABS-Regelung 

Das komplette Messprogramm läuft jeweils elf Sekunden. Beginnend mit dem 
stromlosen Zustand, wird das Einlassventil zunächst geschlossen, bis der voll-
ständige Hydraulikdruck durch die Bestätigung des Luftventils vor dem Ein-
lassventil aufgebaut ist. Dieser Schritt wird innerhalb drei Sekunden erledigt. 
Ab dem Zeitpunkt 𝑡 = 4	𝑠 wird das Einlassventil komplett geöffnet, so dass 
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der Hydraulikdruck (𝑝T*)) so schnell wie möglich in der Radbremse aufgebaut 
werden kann. Dieser Schritt entspricht der Vollbremsung zum Beginn der 
ABS-Bremsung. Nach einer kurzen Zeit überschreitet der aktuellen Brems-
schlupf (𝜆) den im Bremsregler vorgegebenen Sollschlupfwert und die ABS-
Regelung wird durch den am Prüfstand aufgebauten ABS-Regelkreis aktiviert. 
Von diesem Zeitpunkt an ist die ABS-Regelung für 2 Sekunden aktiv. Die drei 
Berechnungsmodule im Echtzeitrechner überwachen die Sensorsignale, führen 
die Rechenvorgänge aus und geben die Ansteuersignale zum Hydroaggregat 
aus. Infolge davon ändern sich die Ansteuersignale des Einlass- und Auslass-
ventils (AV) während dieser Zeit. Der Zeitpunkt, zu dem das Auslassventil 
zum ersten Mal geöffnet ist, wird als den Beginn der ABS-Reglung identifi-
ziert und als 𝑡!b bezeichnet. Nach zwei Sekunden wird die ABS-Regelung de-
aktiviert. Durch das Öffnen des Auslassventils für eine Sekunde wird der 
Bremsdruck in der Radbremse komplett abgebaut. Die Bremsflüssigkeit wird 
dabei durch die Rückführung wieder zum Behälter zurückgeführt. Der Zeit-
punkt, zu dem das Auslassventil zum letzten Mal geschlossen ist, wird als das 
Ende der ABS-Regelung identifiziert und als 𝑡bI bezeichnet. Nach einer Se-
kunde wird der Bremsdruck in der Radbremse komplett abgebaut und die Mag-
netventile werden in den stromlosen Zuständen geschaltet. Die Zeitdauer einer 
ABS-Regelung wird durch die beiden Zeitpunkte 𝑡!b und 𝑡bI begrenzt. 

Versuchsplan und -durchführung 

Das Reifen-Fahrwerk-System wird in der vorliegenden Untersuchung für die 
Michelin-Reifen ZP, HP, PSP3, A4 und S9C bei vier unterschiedlichen Kon-
figurationen des ABS-Regelkreises auf der Safety-Walk-Fahrbahnoberfläche 
unter der Standardbetriebsbedingung (vgl. Tabelle 5.2) untersucht. Die unter-
suchten Faktoren und die jeweiligen Faktorstufen sind in Tabelle 7.2 zusam-
mengefasst. 
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Tabelle 7.2: Faktoren und Faktorstufen für die Bremsung mit ABS-Regelung 

Mess-
reifen 

Schlupf-
berechnung 

Bremsschlupf-
regler 

Ventilan-
steuerung 

Fahrbahn 

ZP Standard Sliding-Mode Schalter Safety-Walk 
HP  PID PWM  

PSP3     
A4     
S9C     

 

Regelgüte 

In Abschnitt 2.3.1 werden bereits die Kriterien beschrieben, die die Leistungs-
fähigen Antiblockiersysteme realer Fahrzeuge bezüglich der Regelgüte erfül-
len müssen. Aus den verschiedenen Kriterien werden für diese Untersuchung 
zwei als Bewertungsmaß der Regelgüte festgelegt, da der Aufbau am Innen-
trommelprüfstand ohne Lenkung, ohne Bremspedal, ohne Änderung der Fahr-
bahnoberfläche während eines Versuchs usw. im Vergleich zum realen Fahr-
zeug relativ einfach ist. Die zwei genannten Kriterien sind wie folgt: 

• Bremswegverkürzungen gegenüber Blockierbremsungen durch opti-
male Ausnutzung des Kraftschlusses zwischen Reifen und Fahrbahn 
und 

• Gewährleistung kleiner Regelamplituden des Bremsmomentes zur 
Vermeidung von Fahrwerkschwingungen  

Wie in Abschnitt 2.1.3 beschrieben, sollen der mittlere Kraftschlussbeiwert �̅� 
zur Optimierung des Bremsvorgangs bzw. zur Bremswegverkürzung erhöht 
und die Schlupfschwankungen reduziert werden, sodass sich der mittlere 
Bremsschlupf �̅� und der mittlere Kraftschlussbeiwert �̅� mit weniger Schwan-
kungen an den Zielschlupf 𝜆F1GG und den potentiellen maximalen Kraftschluss-
beiwert 𝜇F1GG annähern können. Da aber eine direkte Messung des Bremsmo-
ments am Rad während der ABS-Bremsung ohne Beeinflussung der 
Eigenschaften des Reifen-Fahrwerk-Systems mit vertretbarem Aufwand nicht 
möglich ist, können anstelle der Amplituden des Bremsmoments die Amplitu-
den des Bremsdrucks für die Bewertung herangezogen werden. Aus diesen 
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Gründen werden die folgenden Kenngrößen bezüglich des Bremsschlupfes 
und des Kraftschlussbeiwertes zur Bewertung der Regelgüte eines ABS-Re-
gelkreises verwendet: 

• Der Mittelwert und die Standardabweichung des Bremsschlupfes 
M�̅�, 𝜎EN  während der ABS-Regelung 	(𝑡!b ≤ 𝑡 ≤ 𝑡bI)  können zur 
Charakterisierung des Unterschiedes zum Zielschlupf und der 
Schlupfschwankungen herangezogen werden. 

• Der Mittelwert und die Standardabweichung des Kraftschlussbeiwer-
tes M�̅�, 𝜎cN während der ABS-Regelung (𝑡!b ≤ 𝑡 ≤ 𝑡bI) können zur 
Charakterisierung des Unterschiedes zum potentiellen maximalen 
Kraftschlussbeiwert und der Kraftschlussschwankungen herangezo-
gen werden. 

• Die Standardabweichung des Bremsdrucks 𝜎2 während der ABS-Re-
gelung kann zur Charakterisierung des Effektivwertes der Amplitu-
den des Bremsdrucks herangezogen werden. 

Auf Basis der hier definierten Kenngrößen kann die Regelgüte jedes Brems-
versuchs mit ABS-Regelung berechnet und mit anderen verglichen werden. 

7.2.2 ABS-Funktion	und	Regelgüte	

Die aus den jeweiligen Konfigurationen entstehenden Bremsdruck- und 
Bremsschlupfverläufe sowie die 𝜇-Schlupf-Kurven werden in Abbildung 7.7 
beispielhaft für den Messreifen HP dargestellt. 

Wie aus Abbildung 7.7 ersichtlich ist, haben die ABS-Funktionen aus allen 
vier Konfigurationen den Radbremsschlupf erfolgreich auf den optimalen 
Schlupfwert der stationären 𝜇-Schlupf-Kurve eingeregelt. Während der ABS-
Regelung schwanken die Kraftschlussbeiwerte um das Maximum der stationä-
ren 𝜇-Schlupf-Kurve des Reifens. Allerdings sehen die zugehörigen Regelam-
plituden und Schwankungen des Bremsdrucks 𝑝, des Bremsschlupfes 𝜆 und 
des Kraftschlussbeiwertes 𝜇 sehr unterschiedlich aus. 
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Abbildung 7.7: Bremsdruckverläufe und μ-Schlupf-Kurve aus vier Konfigurationen für HP 
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Um die Regelgüte der jeweiligen ABS-Funktionen quantitativ zu bewerten und 
zu vergleichen, kommen hier die in Abschnitt 7.2.1 eingeführten Kenngrößen 
zum Einsatz. In Abbildung 7.8 sind die Kenngrößen bezüglich der Schlupf-, 
Kraftschlussbeiwert- und Bremsdruckschwankungen 𝜎E , 𝜎c  und 𝜎2  aus allen 
Konfigurationen für alle Messreifen zusammengestellt. 

 
Abbildung 7.8: Standardabweichungen von Bremsdruck, Bremsschlupf und Kraftschlussbei-

wert aus vier Konfigurationen für ZP, HP, PSP3, A4 und SC9 

Aus dem Vergleich in Abbildung 7.8 lässt sich ableiten, dass die vierte Konfi-
guration „Nr.4: PID + PWM“ des ABS-Regelkreises am Prüfstand für alle 
Messreifen die beste Regelgüte mit kleinesten Standardabweichungen der 
Schwankungen liefern kann. Aus diesem Grund wird diese Kombination von 
Bremsschlupfregler und Ventilansteuerung zusammen mit der in Abschnitt 
7.1.2 gegebenen Schlupfberechnungsmethode als die Standardkonfiguration 
festgelegt. Der ABS-Regelkreis mit dieser Standardkonfiguration wird dem-
entsprechend als Standardregelkreis definiert und dient als Ausgangszustand 
für weitere Verbesserungskonzepte.  

Die aus den Versuchsergebnissen des Standardregelkreises bei der Standard-
betriebsbedingung resultierenden Kenngrößen der jeweiligen Reifen werden 
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dementsprechend als Referenzgröße der Regelgüte für weitere Verbesserungs-
konzepte angenommen und im Folgenden durch ein tiefgestelltes Zeichen 𝑅𝑒𝑓 
gekennzeichnet. Für die weiteren Optimierungen werden in den Abschnitten 
7.3 und 7.4 jeweils Änderungen gegenüber dem Standardregelkreis vorgenom-
men. Um das relative Optimierungspotenzial der jeweiligen Optimierungs-
maßnahme identifizieren zu können, werden die folgenden relativen Kenngrö-
ßen eingeführt. Diese relativen Kenngrößen weisen jeweils eine prozentuale 
Änderung der Bremsdruckschwankung 𝜎2,% , der Bremsschlupfschwankung 
𝜎E,% , der Kraftschlussbeiwertschwankung 𝜎c,%  und des mittleren Kraft-
schlussbeiwertes 𝜇;H3,% in Bezug auf die Referenzkenngrößen auf. 

 𝜎2,% =
𝜎2,'8? − 𝜎2
𝜎2,'8?

∙ 100% (7.19) 

 𝜎E,% =
𝜎E,'8?V𝜎E
𝜎E,'8?

∙ 100% (7.20) 

 𝜎c,% =
𝜎c,'8? − 𝜎c
𝜎c,'8?

∙ 100% (7.21) 

 𝜇;H3,% =
�̅� − �̅�'8?
�̅�'8?

∙ 100% (7.22) 

Je größer jede relative Kenngröße ist, desto besser werden die Leistungsfähig-
keit des ABS-Regelkreises und das sich daraus ergebende Optimierungspoten-
zial. 

7.2.3 Dynamisches	Verhalten	des	Reifen-Fahrwerk-
Systems	

In diesem Abschnitt wird das dynamische Verhalten des Reifen-Fahrwerk-
Systems bei Bremsvorgängen mit ABS-Regelung hinsichtlich der Schwingun-
gen und der Kräfte an der Radnabe untersucht. 

In Abbildung 7.9 werden die Längs- und Vertikalbeschleunigung an der Mess-
stelle RTM, die Längs- und Vertikallagerkraft an der Radnabe sowie der 
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Bremsschlupf und die 𝜇 -Schlupf-Kurve bei der Standardkonfiguration des 
ABS-Regelkreises unter der Standardbetriebsbedingung beispielhaft für den 
Messreifen ZP dargestellt. 

 
Abbildung 7.9: Längs- und Vertikalbeschleunigung an RTM, Längs- und Vertikallagerkraft an 

der Radnabe, Bremsschlupf und 𝜇-Schlupf-Kurve bei ABS-Regelung für ZP 
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Es ist bei den Zeitverläufen deutlich zu sehen, dass bei Bremsung mit ABS-
Regelung große Schlupf- und Kraftschlussbeiwertänderungen sowie große 
Schwingungen an der Radnabe sowohl in Längsrichtung als auch in der Verti-
kalrichtung auftreten. 

Um zu prüfen, welche Eigenschwingungsmoden des Reifen-Fahrwerk-Sys-
tems die ABS-Regelung anregen kann, werden in Abbildung 7.10 die Amplitu-
denspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigung an der Messstelle RTM 
gezeigt. Die in Tabelle 5.4 angegebenen Schwingungsmoden und deren Fre-
quenzbereiche, die für das untersuchte Reifen-Fahrwerk-System zu betrachten 
sind, werden durch gestrichelte Linien gekennzeichnet. 

 
Abbildung 7.10: Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigungen an RTM beim 

Freirollen und bei ABS-Regelung für ZP 

Aus den Amplitudenspektren in Abbildung 7.10 wird ersichtlich, dass alle fünf 
Eigenschwingungsmoden, insbesondere die longitudinale Achsresonanz 
(Mode1: 5 – 25 Hz), durch die hochfrequente Bremsmomentänderung am Rad 
während der ABS-Regelung deutlich angeregt werden können. Zudem unter-
scheiden sich die Achsresonanzfrequenzen bei ABS-Regelung aufgrund der 
Achsverspannung im Vergleich zum freirollenden Zustand. Der Freiheitsgrad 
des Radmittelpunktes in Längsrichtung entsteht durch die elastische Lagerung 
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bzw. durch die Gummilager der Achsaufhängung am Fahrzeugaufbau und er-
möglicht die Anregung der longtudinalen Achseigenschwingung während der 
ABS-Regelung. Die longitudinale und vertikale Achseigenschwingung führen 
jeweils zu einer Horizontal- und Vertikalbewegung des Rades. Die Anregung 
der diagonalen Mode des Reifens (Mode5: 80 – 120 Hz) ergibt eine Verdre-
hung des über die elastische Karkasse mit der Felge verbundenen Reifengürtels 
bzw. eine tangentiale Verschiebung des Reifengürtels. Nach [Schw97a] und 
[Schw97b] können solche Bewegungen und Verschiebungen zusätzliche Ge-
schwindigkeiten in der Radmitte und zwischen Reifen und Fahrbahn verursa-
chen und folglich zu einer ungenauen Schlupfbestimmung führen. Im nächsten 
Abschnitt wird dieses Problem detailliert diskutiert. 

7.3 ABS-Regelung	mit	modifizierter	
Schlupfberechnungsmethode	

Schwarz zeigt in [Schw97a] und [Schw97b], dass die Bewegungen des elas-
tisch aufgehängten Radträgers und des Luftreifens im Fahrbetrieb, speziell 
während des Bremsvorganges, bei herkömmlichen Systemen die Messung 
bzw. Berechnung des Raddrehzahlsignals und des Schlupfes verfälschen und 
deshalb die Leistung dieser Systeme verschlechtern, die entscheidend von der 
Güte der beiden Signale abhängt. In Abschnitt 2.2.1 werden die Einflüsse der 
Reifen- und Radaufhängungsdynamik auf die Raddrehzahl und den Schlupf 
dargestellt. Hierzu wird eine modellbasierte Rekonstruktion der Einflussgrö-
ßen der Radaufhängungs- und Reifendynamik auf den Schlupf durchgeführt. 
Auf Basis dessen wird eine verbesserte Schlupfberechnungsmethode beschrie-
ben, aus der sich der gegenüber Störeinflüssen kompensierte Bremsschlupf 
ergibt. Allerdings handelt es sich bei dieser modellbasierten Rekonstruktion 
nicht um eine Verarbeitung der benötigen Sensorinformationen in Echtzeit 
bzw. um eine Kompensation des Bremschlupfes während der ABS-Bremsung 
in Echtzeit. In diesem Fall geht es um einen Nachbearbeitungsprozess mit ei-
nigen gemessenen Sensorsignalen, um die Gültigkeit dieses Verfahrens zur 
Kompensation bzw. zur Berücksichtigung der dynamischen Einflussgrößen 
von Pkw-Vorderradaufhängungen und Reifen auf die Raddrehzahlsignale bzw. 
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den Schlupf nachzuweisen. Weiterhin können einige für dieses Verfahren er-
forderliche Einflussgrößen aufgrund der aufwendigen Erfassung des Signals 
während der ABS-Bremsung nicht direkt gemessen werden. D. h. dieses Ver-
fahrens zur Kompensation bzw. Berücksichtigung der dynamischen Einfluss-
größen von Radaufhängung und Reifen auf das Raddrehzahlsignal bzw. den 
Bremsschlupf wird gemäß [Schw97b] noch nicht für die Schlupfberechnung 
in einem realen ABS-Bremssystem implementiert. Die möglichen Optimie-
rungspotenziale der ABS-Regelgüte, die aus diesem Verfahren entstehen kön-
nen, wurden auch bisher noch nicht in der Praxis überprüft. 

In Abschnitt 6.1.3 wird mit Hilfe der Versuchsergebnisse auch geprüft, ob die 
angeregten Achs- und Reifeneigenschwingungen einen Unterschied zwischen 
dem herkömlich berechneten Radbremsschlupf und dem tatsächlichen Brems-
schlupf zwischen Reifen und Fahrbahn verursachen. Dieser Unterschied kann 
durch die Berücksichtigung der angeregten Achs- und Reifenschwingungsge-
schwindigkeit in der Schlupfberechnung nachträglich kompensiert werden. 
Das bedeutet auch, dass eine Kompensation in der Schlupfbestimmung in 
Echtzeit die Regelgüte der ABS-Regelung optimieren könnte. 

In diesem Abschnitt wird auf Basis des in [Schw97b] dargestellten Verfahrens 
eine gegenüber der herkömmlichen Methode modifizierte Schlupfberech-
nungsmethode im Modul der Schlupfberechnung des ABS-Regelkreises am 
Prüfstand implementiert und experimentell untersucht. Der Einfluss dieser 
Modifikation und die sich daraus ergebenden Optimierungspotenziale werden 
dabei analysiert. 

7.3.1 Methodik	der	Untersuchung	

In [Schw97b] wird eine erweiterte Schlupfformel nach Formel (2.16) aufge-
stellt, die sich unter Berücksichtigung aller in Abschnitt 2.2.1 vorgestellten 
Einflüsse der Reifen- und Radaufhängungsdynamik sowie der daraus resultie-
renden Zusammenhänge ergibt. Auf Basis von Formel (2.16) wird in der vor-
liegenden Untersuchung eine modifizierte Schlupfberechnungsmethode ge-
genüber der herkömmlich verwendeten Berechnung nach Formel (7.1) erstellt. 
Bezüglich der Messtechnik und Versuchsbedingungen am Prüfstand sollen für 
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diese Untersuchung noch einige Änderungen in dieser Formel vorgenommen 
werden. 

Die tangentiale Gürtelgeschwindigkeit �̇�/  in Formel (2.16) ist gleich der 
Längsgeschwindigkeit des Reifengürtels �̇�= im Berechnungsmodell des Rei-
fen-Fahrwerk-Systems in Abschnitt 2.2.2 und setzt sich nach Formel (6.3) aus 
der Längsgeschwindigkeit in der Radmitte �̇�$  und der relativen Längsge-
schwindigkeit des Reifengürtels in Bezug auf die Radnabe �̇�-=	 zusammen, d. 
h. �̇�= = �̇�$ + �̇�-=. Da die relative Reifengürtelgeschwindigkeit �̇�-=	 mit der ak-
tuell verfügbaren Messtechnik am Prüfstand nicht direkt messbar ist, muss sie 
in der modifizierten Schlupfberechnungsmethode vernachlässigen werden, d. 
h. �̇�-= = 0. Dies bedeutet, dass der Einfluss der Dynamik des Reifengürtels in 
der modifizierten Schlupfberechnungsmethode nicht zu prüfen ist. Eine Veri-
fikation dieser Größe konnte in [Schw97b] aufgrund der aufwendigen Erfas-
sung des Signals im Fahrbetrieb auch nicht erfolgen. Infolgedessen wird die 
tangentiale Gürtelgeschwindigkeit �̇�/ in Formel (2.16) als gleich der Radträ-
gergeschwindigkeit �̇�$ angenommen, d. h. �̇�/ = �̇�$.  

Entsprechend der oben genannten Änderungen und mit Berücksichtigung des 
Koordinatensystems am Prüfstand (vlg. Abbildung 3.10) ergibt sich die modi-
fizierte Schlupfberechnungsmethode zur Untersuchung am Prüfstand nun als: 

 𝜆(𝜔' , �̇�$) =
(𝑉( + �̇�$) − 𝑟)*+ ∙ T𝜔' −

�̇�$
𝑙1#

U

𝑉( + �̇�$
 (7.23) 

wobei 𝑉( die Trommel- bzw. Fahrbahngeschwindigkeit, 𝜔' die Raddrehwin-
kelgeschwindigkeit, 𝑟)*+  der dynamische Rollhalbmesser, �̇�$  die Längsge-
schwindigkeit an RTM und 𝑙1# die wirksame Länge des Feder-Dämpferbeins 
bei Vernachlässgung der Winkelstellung des Feder-Dämpferbeins bedeutet. 

Diese modifizierte Schlupfberechnungsmethode wird als erste Optimierungs-
maßnahme im Model der Schlupfberechnung des ABS-Regelkreises am Prüf-
stand vorgenommen. Bremsversuche mit ABS-Regelung werden am Prüfstand 
ausgehend von der Standardkonfiguration des ABS-Regelkreises mit beiden 
Schlupfberechnungsmethoden, d. h mit der originalen nach Formel (7.1) und 
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der modifizierten nach Formel (7.23), mit allen Michelin-Reifen auf der Sa-
fety-Walk-Fahrbahnoberfläche unter der Standardbetriebsbedingung durchge-
führt. Die untersuchten Faktoren und die jeweiligen Faktorstufen sind in Ta-
belle 7.3 zusammengefasst. 

Tabelle 7.3: Faktoren und Faktorstufen für die ABS-Regelung mit modifizierter Schlupfberech-
nungsmethode 

Reifen Schlupfberechnung Konfiguration Fahrbahn 
ZP Original PID + PWM Safety-Walk 
HP Modifiziert   

PSP3    
A4    
S9C    

 

7.3.2 Einfluss	der	modifizierten	Schlupfberechnung	

In diesem Abschnitt erfolgt für den bereits beschriebenen Bremsvorgang eine 
Diskussion des im letzten Abschnitt vorgestellten Verfahrens zur verbesserten 
Bremsschlupfbestimmung. Zu diesem Zweck wird der Bremsschlupf mit und 
ohne Kompensation der beschriebenen dynamischen Einflüsse verglichen. Das 
aus der verbesserten Schlupfberechnungsmethode folgende Optimierungspo-
tenzial der ABS-Regelgüte wird ebenfalls diskutiert. 

Um den möglichen Einfluss der modifizierten Schlupfberechnung auf die Re-
gelgüte der ABS-Regelung zu erkennen, werden die Zeitverläufe des origina-
len und des modifizierten Bremsschlupfes aus demselben Bremsversuch mit 
ABS-Regelung in Abbildung 7.11 miteinander verglichen. 
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Abbildung 7.11: Zeitverläufe des originalen und modifizierten Bremssschlupfes aus demselben 

Bremsversuch mit ABS-Regelung 

Wird der Zeitraum der Druckaufbaubauphase und der Beginn der ABS-Rege-
lung bis zu 𝑡 = 4,1	𝑠 betrachtet, fallen zwei Bereiche (vgl. 1 und 2 in Abbil-
dung 7.11) auf, in denen der originale Schlupf besonders deutlich vom modi-
fizierten Schlupf abweicht. Die hier ausgewiesenen Unterschiede der beiden 
Schlupfverläufe werden ausschließlich durch die Berücksichtigung der lon-
gitudinalen Achsdynamik bzw. der horizontalen Radmittelpunktgeschwindig-
keit �̇�$in der Radmitte verursacht.  

Im ersten Bereich ist der Schlupf bei gleichem Reibwert mit Korrektur geringer 
als im Originalverlauf. Dies lässt sich damit erklären, dass sich der wirkliche 
Radaufstandspunkt beim Anbremsen durch die Verschiebung des Radmittel-
punktes gegenüber dem Aufbau nach hinten bewegt. Dadurch bewegt sich 
auch der wirkliche Radaufstandspunkt gegenüber dem Aufstandspunkt, der in 
der vereinfachten Schlupfberechnung angenommenen wird, nach hinten. Das 
Zusammenwirken der Achs- und Reifendynamik vermindert somit den tat-
sächlichen Schlupf in diesem Bereich. Nach der Simulationsanalyse in Abbil-
dung 6.11 und der Analyse in [Schw97a] führen in diesem Bereich neben der 
horizontalen Radmittelpunktgeschwindigkeit �̇�$ auch die translatorische Rela-
tivgeschwindigkeit des Reifengürtels �̇�-= gegenüber der Radnabe, die Verdre-
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hung des Reifengürtels gegenüber der Felge 𝑟)*+�̇�-=  sowie die Relativge-
schwindigkeit der Kontaktmasse �̇�-@ gegenüber dem Reifengürtel, die in der 
vorliegenden Untersuchung nicht messbar sind und daher in die Kompensation 
nicht eingingen, zu einer noch größeren Abweichung, als in Abbildung 7.11 zu 
sehen ist. 

Im zweiten Bereich setzt die ABS-Regelung ein und dieser Bereich zeigt eben-
falls deutliche Unterschiede zwischen den beiden Bremsschlupfverläufen. An-
ders als im ersten Bereich, wo die modifizierten Schlupfwerte geringer als die 
originalen sind, liegt der modifizierte Bremsschlupfverlauf in diesem Bereich 
über dem originalen. Die in der modifizierten Schlupfberechnung berücksich-
tigte horizontale Radmittelpunktgeschwindigkeit �̇�$  führt zur Vergrößerung 
des tatsächlichen Bremsschlupfes in der Kontaktfäche. Dies lässt sich damit 
erklären, dass sich der Radmittelpunkt nach dem Anbremsen bis zum maxima-
len Verschiebungsweg bewegt hat und nun aufgrund der angeregten longitudi-
nalen Achsschwingung die Bewegungsrichtung geändert hat. Somit bewegt 
sich der wirkliche Radaufstandspunkt in diesem Zeitbereich durch die Ver-
schiebung des Radmittelpunktes gegenüber dem Aufbau nach vorne und be-
wegt sich somit auch gegenüber dem Radaufstandspunkt nach vorne, der in der 
vereinfachten Schlupfberechnung angenommenen wird. Die Korrektur durch 
die modifizierte Schlupfberechnung ist in diesem Bereich nur auf die Berück-
sichtigung der in Formel (7.23) enthaltenden horizontalen Radmittelpunktge-
schwindigkeit �̇�$  zurückzuführen. Es ist daher ebenfalls zu vermuten, dass 
durch zusätzliche Berücksichtigung der Reifendynamik �̇�-=,	𝑟)*+�̇�-= und �̇�-@ 
in der Schlupfberechnung, falls die Messtechnik dies ermöglichen würde, wei-
tere Unterschiede zwischen dem originalen und dem kompensierten Brems-
schlupf nachgewiesen werden könnten. Durch diese zusätzliche Kompensation 
könnte auch der tatsächliche Bremsschlupf zwischen Reifen und Fahrbahn 
noch genauer bestimmt werden. Diese Vermutung wird in Abschnitt 7.5.2 
durch Simulationsuntersuchungen überprüft. Die in Abbildung 7.11 darge-
stellte Abweichung zwischen dem originalen und dem modifizierten Brems-
schlupfverlauf insbesondere im zweiten Zeitbereich weisen darauf hin, dass 
eine verbesserte ABS-Regelgüte zu erwarten ist, wenn während der ABS-Re-
gelung der Bremsschlupf nach der modifizierten Schlupfberechnungsmethode 
bestimmt wird. In Abbildung 7.12 werden die Standardabweichungen des 
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Bremsdrucks 𝜎2, des Bremsschlupfes 𝜎E und des Kraftschlussbeiwertes 𝜎c aus 
beiden Schlupfberechnungsmethoden sowie deren prozentualle Reduzierun-
gen 𝜎2,%, 𝜎E,% und 𝜎c,% mit Hilfe der modifizierten für fünf Messreifen darge-
stellt. Mit Hilfe diesen in Abschnitt 7.2.2 definierten Kenngrößen können die 
relativen Optimierungspotenziale der ABS-Regelung aus der modifizierten 
Schlupfberechnungsmethode bestimmt werden. 

 
Abbildung 7.12: Standardabweichungen und Optimierungspotenziale des Bremsdrucks, des 

Bremsschlupfes und des Kraftschlussbeiwertes bei der ABS-Regelung mit mo-
difizierter Schlupfberechnungsmethode für ZP, HP, PSP3, A4 und S9C 
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Wie aus Abbildung 7.12 hervorgeht, weisen alle Messreifen positive Optimie-
rungspotenziale durch die reduzierten Standardabweichungen aller Kenngrö-
ßen der ABS-Regelung auf. Mit der modifizierten Schlupfberechnungsme-
thode werden die Schwankungen des Bremsdrucks in der Radbremse, des 
Bremsschlupfes und des Kraftschlussbeiwertes deutlich reduziert. Infolge die-
ser Schwankungsoptimierungen ist eine Erhöhung des mittleren Kraftschluss-
beiwertes zu erwarten. 

Abbildung 7.13 stellt die mittleren Kraftschlussbeiwerte 𝜇;H3 beider Schlupf-
berechnungsmethoden und die prozentuelle Erhöhung des mittleren Kraft-
schlussbeiwertes 𝜇;H3,%  mit der modifizierten Schlupfberechnungsmethode 
für allen Messreifen dar. 

 
Abbildung 7.13: Mittlere Kraftschlussbeiwerte aus der originalen und modifizierten Schlupfbe-

rechnungsmethode, Optimierungspotenzial des mittleren Kraftschlussbeiwertes 
aus der modifizierten Schlupfberechnungsmethode bei der ABS-Regelung für 
alle Messreifen 

Wie aus Abbildung 7.13 hervorgeht, weisen alle Messreifen positive Optimie-
rungspotenziale bezüglich des mittleren Kraftschlussbeiwerts während der 
ABS-Regelung mit der modifizierten Schlupfberechnungsmethode auf. Der 
Sportreifen S9C hat das höhste Optimierungspotenzial. Das liegt daran, dass 
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die Schlupfsteifigkeit bei diesem Reifen viel höher ist und dass sich damit Re-
gelungenauigkeiten beim Schlupf stärker bemerkbar machen. Im Gegensatz 
dazu, sind die Optimierungspotenziale beim Winterreifen A4 wegen der deut-
lich weicheren Struktur am geringsten. Nach Formel (7.23) ergibt sich die Op-
timierung der modifizierten Schlupfberechnungsmethode aus der Berücksich-
tigung der horizontalen Radmittelpunktgeschwindigkeit �̇�$  in der 
Schlupfbestimmung. Aus diesem Grund ist zu erwarten, dass der Einfluss der 
horizontalen Radmittelpunktgeschwindigkeit �̇�$ auf den tatsächlichen Brems-
schlupf umso größer ist, je stärker sich der Radmittelpunkt bewegt, und dass 
somit ein größeres Optimierungspotenzial für die modifizierte Schlupfberech-
nungsmethode besteht. In Abbildung 7.14 werden die Optimierungspotenziale 
des mittleren Kraftschlussbeiwertes nach Abbildung 7.13 und die Effektiv-
werte der Längsgeschwindigkeit während der ABS-Regelung an der Mess-
stelle RTM für alle Messreifen nebeneinander dargestellt. 

 
Abbildung 7.14: Optimierungspotenziale des mittleren Kraftschlussbeiwertes und Effektivwerte 

der Längsgeschwindigkeit an RTM bei der ABS-Regelung für alle Messreifen 

Es lässt sich in Abbildung 7.14 die gleiche Tendenz zwischen den Messreifen 
beim Optimierungspotenzial und bei der Längsgeschwindigkeit an der Rad-
nabe beobachten. Erwartungsgemäß hat derjenige Reifen, der einen höheren 
Effektivwert der Längsgeschwindigkeit bzw. eine höhere Schwingungsstärke 
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an der Radnabe hat, ein höheres Optimierungspotenzial des mittleren Kraft-
schlussbeiwertes bei der ABS-Regelung. 

Somit konnte durch die Versuchsergebnisse nachgewiesen werden, dass durch 
den Einsatz der modifizierten Schlupfberechnungsmethode im ABS-Regel-
kreis am Prüfstand die Regelgüte der ABS-Regelung für alle Messreifen ver-
bessert werden kann. 

7.4 ABS-Regelung	mit	Zustandsregelung	

Die im letzten Abschnitt dargestellte modifizierte Schlupfberechnungsme-
thode entspricht einer in Abschnitt 2.3.3 analysierten Optimierungsmöglich-
keit, welche die Genauigkeit der Regelgröße des ABS-Regelkreises erhöht. In 
diesem Abschnitt wird die zweite Optimierungsmöglichkeit analysiert, die sich 
mit der Regelstrecke und der Koppelung des ABS-Reglers mit einem zusätzli-
chen Regler befasst. Die Regelstrecke im ABS-Regelkreis am Prüfstand ent-
spricht dem Reifen-Fahrwerk-System, um die Reifen- und Radaufhängungs-
dynamik in der ABS-Regelung zu berücksichtigen. Zur Abbildung der 
Dynamik dieser Regelstrecke mit Berücksichtigung der fünf Eigenschwin-
gungsmoden (vgl. Abbildung 2.12) kommt das mechanische Ersatzmodell 
nach Abbildung 2.5 mit Anpassung an die Prüfstandsanwendung zum Einsatz. 

Die in Abschnitt 2.3.1 vorgestellten Störgrößen wie z. B. die Fahrbahnuneben-
heiten, die Reifenungleichförmigkeit und die aufbauinduzierte Radlastschwan-
kung können transient anregende Kräfte sowie longitudinale und vertikale 
Schwingungen im Reifen-Fahrwerk-System verursachen, deren Einflüsse auf 
die Kraftübertragung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt in Abschnitt 2.2 theoretisch 
und in Kapitel 6 experimentell untersucht und analysiert wurden. Da das Rad 
während der ABS-Bremsung möglichst ruhig laufen soll, damit das ABS-
Bremssystem das Kraftschlusspotenzial optimal ausnutzen kann, wurden be-
reits in Abschnitt 2.3.3 zwei Ansätze genannt. Durch den ersten Ansatz bzw. 
durch die Störgrößenaufschaltung kann die durch eine bestimmte Störgröße 
verursachte Schlupfänderung mit Hilfe einer entsprechenden Bremsmomen-
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tanpassung kompensiert und somit der Einfluss dieser Störgröße im ABS-Re-
gelkreis unterdrückt werden. Dieser Ansatz wurde bereits in der Literatur 
[Reul11] untersucht und hat ein positives Optimierungspotenzial für die Re-
gelgüte der ABS-Regelung gezeigt. Der zweite Ansatz bzw. die Zustandsreg-
lung hat das Ziel, durch die Koppelung des ABS-Reglers oder des Brems-
schlupfreglers im aktuellen ABS-Regelkreis mit einem zusätzlich entwickelten 
Zustandsregler die durch mehrere Störgrößen verursachte Reifen- und Radauf-
hängungsdynamik im Reifen-Fahrwerk-System während der Schlupfregelung 
in der Regelstrecke auszuregeln oder zu minimieren. Die erste Idee dieses An-
satzes entstand im Rahmen des Forschungsprojektes „Transient Tyre Road 
Force Transmission“ [Zhou12b], [Zhou13a], [Zhou13b], [Zhou13c], 
[Zhou13d] aus dem Vorschlag von Herrn Prof. Dr. rer. nat. Prof. Gauterin, die 
longitudinale Achsschwingung während eines Bremsvorgangs durch Brems-
momentanpassung zu reduzieren. 

Voraussetzung der Störgrößenaufschaltung ist, dass die Hauptstörgröße be-
kannt und messbar ist und der Einfluss der Hauptstörgröße auf die Regelstre-
cke auch bekannt ist [Lunz13a]. Da im realen Fall die Fahrbahnunebenheit 
nicht messbar bzw. nicht bekannt ist, kommt hierzu in der vorliegenden Unter-
suchung der zweite Ansatz, d. h. die Zustandsregelung, zum Einsatz. 

In diesem Abschnitt wird zunächst auf die theoretischen Grundlagen der Zu-
standsregelung eingegangen. Auf Basis deren wird das gesamte Regelkonzept 
ausgelegt, am Prüfstand implementiert und experimentell untersucht. Dabei ist 
auch der Einfluss der Zustandsregelung bzw. des zusätzlichen Zustandsreglers 
auf die ABS-Regelung zu ermitteln. 

7.4.1 Grundlage	der	Zustandsregelung	

Alle in diesem Abschnitt wiedergegebenen Grundlagen sind, wenn nicht an-
ders gekennzeichnet, aus [Lunz13a] und [Lunz13b] entnommen. 

Im Folgenden werden Standardregelkreise betrachtet, auf die sich die später 
behandelten Analyse- und Entwurfsverfahren beziehen. Die Regelstrecke wird 
durch ein Zustandsraummodell 
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 ∑F: ]
�̇�(𝑡) = 𝐴𝑥(𝑡) + 𝐵𝑢(𝑡) + 𝐸𝑑(𝑡), 𝑥(0) = 𝑥&
𝑦(𝑡) = 𝐶𝑥(𝑡)																																																															 

(7.24) 

oder durch ein E/A-Modell im Frequenzbereich 

 ∑F: 𝑌(𝑠) = 𝐺(𝑠)𝑈(𝑠) + 𝐺*)(𝑠)𝐷(𝑠) (7.25) 

mit dem 𝑛-dimensionalen Zustand 𝑥 ∈ ℝ+, dem 𝑝-dimensionalen determinis-
tischen Eingang 𝑢 ∈ ℝ2 , dem 𝑞-dimensionalen Ausgang 𝑦 ∈ ℝS , der 𝑟-di-
mensionalen Störung 𝑤 ∈ ℝ- sowie der Systemmatrix 𝐴 ∈ ℝ+×+, der Steuer-
matrix 𝐵 ∈ ℝ+×2, der Störmatrix 𝐸 ∈ ℝ+×- und der Beobachtungsmatrix 𝐶 ∈
ℝS×+ dargestellt. In diesem Regelstreckenmodell wirkt die Störung 𝑑(𝑡) über 
die Matrix 𝐸 auf den Systemzustand ein. 𝐺(𝑠) und 𝐺*)(𝑠) stellen jeweils die 
Übertragungsfunktion der Eingangs- und Störgrößen dar.  

Durch eine Zustandsrückführung  

 𝑢(𝑡) = −𝐾𝑥(𝑡) (7.26) 

wird der Zustandsvektor 𝑥 mit der Regelmatrix 𝐾, die die Dimension (𝑚, 𝑛) 
hat, multipliziert und auf die Stellgröße 𝑢 zurückgeführt, wie in Abbildung 
7.15 gezeigt.  

 
Abbildung 7.15: Zustandsrückführung, nach [Lunz13b] 

Wenn nur eine einzige Stellgröße verfügbar ist, steht an Stelle der Matrix 𝐾 
der Zeilenverktor 𝑘,: 

 𝑢(𝑡) = −𝑘,𝑥(𝑡) (7.27) 
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Voraussetzung für eine Zustandsregelung ist zum einen die genaue Kenntnis 
des mathematischen Modells der Regelstrecke und zum anderen die Messbar-
keit sämtlicher Zustandsvariablen. Da es bei den meisten Systemen der Fall ist, 
dass nicht alle Zustandsgrößen direkt zu messen sind, muss Zustandsbeobach-
ter eingesetzt werden, um aus den gemessenen Ausgangsgrößen den System-
zustand zu rekonstruieren. Durch die Berücksichtigung der Zustandsgrößen im 
Regelungskonzept erfolgt eine umfassendere Informationsbereitstellung über 
das aktuelle Regelergebnis, wodurch eine gezielte Beeinflussung der Strecke 
ermöglicht wird. 

7.4.2 Regelkonzept	

Wie in Abschnitt 2.3.2 bereits beschrieben, dient bei derzeitigen ABS- /ESP-
Regelsystemen ein unterlagerter Bremsschlupfregler zur Sicherstellung der 
ABS-Funktion und zur Einstellung der vom ABS-/ESP-Regler vorgegebenen 
Bremsschlupfänderungen, der bei einer Vollbremsung auch ABS-Regler ge-
nannt wird. Das Ziel der Optimierung der Regelstrecke ist, die Schwingungen 
und Kraftschwankungen im Reifen-Fahrwerk-System während der ABS-
Bremsung durch die Koppelung dieses ABS-Reglers mit einem Zustandsreg-
ler, der auf einem Schwingungsmodell des Reifen-Fahrwerk-Systems basiert, 
auszuregeln. Da die Schwingungen und Kraftschwankungen miteinander kor-
relieren, werden in der vorliegenden Arbeit die Schwingungen als die Zu-
standsgrößen angenommen.  

Zur Veranschaulichung der Koppelungsmöglichkeit des ABS-Reglers mit dem 
zusätzlichen Zustandsregler im realen Fahrzeug ist das Gesamtregelkonzept in 
Abbildung 7.16 für ein Viertelfahrzeug dargestellt. 
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Abbildung 7.16: Gesamtregelkonzept für ein Viertelfahrzeug 

Um die negativen Einflüsse der Reifen- und Radaufhängungsdynamik auf die 
ABS-Regelung zu reduzieren, sollen die Schwingungen und Kraftschwankun-
gen im Reifen-Fahrwerk-System, mit denen die Reifen- und Radaufhängungs-
dynamik charakterisiert werden kann, während der ABS-Bremsung mit Hilfe 
geeigneter Sensorik erfasst werden. Um die Sensorinformationen bereitzustel-
len, die zum Entwurf des Zustandsreglers benötigt werden, stehen zum einen 
die Sensordaten von ABS/ESP zur Verfügung, die bereits in ABS-/ESP-Re-
gelsystemen vom Bremsschlupfregler verwendet werden. Zum anderen sollen 
für zusätzliche Informationen, die von heutigen ABS-/ESP-Bremssystemen 
nicht erfasst werden können, zusätzliche Sensoren in die Regelstrecke einge-
baut werden. 
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Da nicht die gesamte Reifen- und Radaufhängungsdynamik mit vertretbarem 
Aufwand messbar ist, wird ein Zustandsbeobachter benötigt, um die nicht di-
rekt messbaren Zustände in der Regelstrecke zu schätzen. Aufgrund dieses Zu-
standsbeobachters kann ein Zustandsvektor 𝑥¤(𝑡) ermittelt werden, der die zu 
minimierende Reifen- und Radaufhängungsdynamik vollständig abbildet. 

Mit Hilfe der Regelmatrix, die sich aus dem Verfahren der Zustandsregelung 
ergibt, wird der Zustandsvektor in einen zusätzlichen Hydraulikdruck ∆𝑝' um-
gerechnet. Als Bremsmomentsteller regelt dieser Hydraulikdruck im ABS-Re-
gelkreis gegen die abgebildeten Zustände bzw. Schwingungen und Kraft-
schwankungen innerhalb des Reifen-Fahrwerk-Systems. Der im 
Bremsschlupfregler gebildete Hydraulikdruck am Rad 𝑝',F1GG ist also um ein 
Zusatzbremsdruck ∆𝑝' aus dem Zustandsregler zu erweitern. 

Im Folgenden werden beispielhaft die Wirkungskette eines allgemeinen ABS-
Regelkreises mit Störgrößenaufschaltung zur Schlupfregelung nach derzeiti-
gem Stand der Technik und die Wirkungskette des oben in Abbildung 7.16 
dargestellten Gesamtregelkonzeptes mit Zustandsregelung beschrieben. 

Reul stellt in seiner Dissertation [Reul11] eine Störgrößenaufschaltung mit 
radlastabhängiger ABS-Bremsmomentanpassung zur Kompensation radlastin-
duzierter Schlupfänderungen vor, bei der die aufbauinduzierten dynamischen 
Radlaständerungen aus den Vertikalbeschleunigungssensoren der semiaktiven 
Dämpfung ermittelt werden. Die Wirkungskette des ABS-Regelkreises mit der 
Störgrößenaufschaltung wird in Abbildung 7.17 durch ein Blockschaltbild ver-
anschaulicht. 

Eine Störgrößenaufschaltung benötigt zwei wichtige Informationen: Die Mes-
sung oder möglichst gute Schätzung der Störgröße, also hier der aufbauindu-
zierten Radlaständerungen 𝛥𝐹", und die bekannte Wirkung der Störgröße auf 
die Regelgröße Bremsschlupf 𝜆!, die Störgrößenübertragungsstrecke. Da die 
Störgröße bzw. die aufbauinduzierte dynamische Radlaständerung ∆𝐹" in der 
Realität nicht mit wenig Aufwand messbar ist, wird sie in dieser Arbeit mit 
Hilfe der serienmäßig verfügbaren Sensorik semiaktiver Dämpfungssysteme 
geschätzt. Der dynamische Radlastanteil berechnet sich aus einem Einspur-
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Koppelmassenmodell anhand der gemessenen Dombeschleunigung �̈�0und der 
Radträgerbeschleunigung �̈�'. 

 
Abbildung 7.17: Blockschaltbild der Wirkungskette der Störgrößenaufschaltung der aufbauindu-

zierten Radlaständerung 

Wenn sich die Störgrößenkompensationsstrecke ∆𝑀! ∆𝐹"⁄  aus dem Störver-
halten ∆𝜆! ∆𝐹"⁄  und dem Stellverhalten der Regelstrecke (Rad) ∆𝜆! ∆𝑀!⁄  
ergibt, ist zur vollständigen Kompensation einer radlastinduzierten Schlupfän-
derung eine der Schlupfänderung entgegen gerichtete Bremsmomentänderung 
∆𝑀! zu berechnen. 

Die Schlupfregelung des ABS-Reglers bleibt dabei unverändert bestehen. Das 
radlastabhängige Zusatzbremsmoment Δ𝑀!  wird zum ABS-Sollbremsmo-
ment aus dem Bremsschlupfregler 𝑀!,0!F  addiert, bevor das Sollbremsmo-
ment in entsprechende Ventilspannungen 𝑈N8+3 für die Ein- und Auslassven-
tile des Hydroaggregates umgerechnet wird. Das Konzept der 
Störgrößenaufschaltung benötigt nur eine zusätzliche Summationsstelle nach 
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der Berechnung des Sollbremsmoments im ABS-Algorithmus, ansonsten 
bleibt der Bremsschlupfregler unverändert. Mit Δ𝑀! = 0 ist eine serienmä-
ßige ABS-Regelung gegeben, so dass die Störgrößenaufschaltung optimal bei 
unverändertem ABS eingesetzt werden kann. Wird im Fehlerfall eine Abschal-
tung der Störgrößenaufschaltung vorgenommen, arbeitet die Bremsanlage wie 
mit einer üblichen Serien-ABS-Regelung. 

Nach der Analyse der Wirkungskette der Störgrößenaufschaltung wird nun 
auch die Wirkungskette des ABS-Regelkreises mit der neuen Zustandsrege-
lung durch ein Blockschaltbild in Abbildung 7.18 veranschaulicht. 

 
Abbildung 7.18: Blockschaltbild der Wirkungskette des Gesamtregelkonzeptes der Zustandsre-

gelung 
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Im Vergleich zur Wirkungskette der Störgrößenaufschaltung in Abbildung 
7.17 sind in Abbildung 7.18 deutliche Unterschiede, aber auch Ähnlichkeiten 
zu erkennen. Der Anspruch dieses Regelkonzeptes ist die Verbesserung der 
Bremswirkung von ABS durch Ausregeln von Radschwingungen während der 
ABS-Bremsung. Ausgehend davon ist zunächst nicht die Störung selbst, son-
dern die durch die Störung sowie andere Anregungsquellen verursachte Rei-
fen- und Radaufhängungsdynamik in der Regelstrecke zu berücksichtigen. Das 
dynamische Übertragungssystem der Regelstrecke soll durch die Darstellung 
der Regelstrecke in einen Zustandsraum mit einer genügend großen Anzahl 
von Zustandsgrößen abgebildet werden. Die Zustandsgrößen bzw. die Frei-
heitsgrade des Zustandsraums bestimmen, welche Reifen- und Radaufhän-
gungsdynamik hinsichtlich der Eigenschwingungsmoden des Reifen-Fahr-
werk-Systems durch die Zustandsregelung geregelt werden. Auf Basis des 
Zustandsraums der Regelstrecke benötigt die Zustandsregelung ebenfalls drei 
wichtige Informationen: 

• Das Zustandsraumverfahren benötigt ein geeignetes mechanisches 
Modell, das die betreffende Reifen- und Radaufhängungsdynamik ab-
bilden kann 

• Eine gute Steuerbarkeit des Systems durch die Eingangsgrößen 
• Eine gute Messbarkeit oder Beobachtbarkeit der Zustandsgrößen 

Wenn nicht alle Zustandsgrößen mit vertretbarem Aufwand messbar sind, 
müssen die nicht messbaren Zustandsgrößen mit einem Zustandsbeobachter 
geschätzt werden. Der gemessene oder beobachtete Zustandsvektor 𝑥¤M43 wird 
dann durch den Zustandsregler mit der Regelmatrix 𝐾 multipliziert und mit der 
Führungsgröße 𝑥F1GG verglichen. Da das Ziel dieser Zustandsregelung ist, die 
Schwingungen und Kraftschwankungen innerhalb des Reifen-Fahrwerk-Sys-
tems während der ABS-Bremsung zu minimieren, werden alle Größen des 
Zielvektors 𝑥F1GG auf null gesetzt. Die Regelabweichung des Zustandsreglers 
−𝐾 ∙ 𝑥¤M43 soll in die Stellgröße Δ𝑝' umgerechnet und durch das Stellglied des 
Regelkreises, d. h. das Hydroaggregat, in die Regelstrecke zurückgeführt wer-
den. Durch diese Zustandsregelung ist der Zustandsvektor 𝑥M43 stets auf den 
Zielvektor 𝑥F1GG zu regeln.  
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Die Zustandsraumdarstellung der Regelstrecke ist nicht eindeutig festzulegen. 
Eine Regelstrecke kann je nach Anforderung der Modellgenauigkeit sowie der 
Messbarkeit und Beobachtbarkeit der Zustandsgrößen unterschiedlich darge-
stellt werden. Die Dimension des Zustandsvektors und deshalb auch der Re-
gelmatrix ist erweiterbar oder auch reduzierbar. In Abbildung 7.18 sind bei-
spielhaft die vertikale Dombeschleunigung �̈�0, die longitudinale und vertikale 
Radträgerbeschleunigung �̈�'  und �̈�' , die Radwinkelgeschwindigkeit 𝜔'  und 
die Radwinkelbeschleunigung �̇�' als messbare Ausgangsgrößen genannt, da 
sie in der Realität mit wenig Aufwand durch Einbau von geeigneter Sensorik 
erfasst werden können. Die Beschleunigungen sind durch Einbau von Be-
schleunigungsaufnehmern zu messen. Das Drehzahl- bzw. Winkelgeschwin-
digkeitssignal des individuellen Rades ist in heutigen ABS/ESP-Systemen vor-
handen und die Raddreh- bzw. Radwinkelbeschleunigung kann entweder aus 
dem Drehzahlsignal bestimmt werden oder durch Einbau eines Drehbeschleu-
nigungssensors gemessen werden. Zwei unterschiedliche Zustandsraumdar-
stellungen der Regelstrecke eines Viertelfahrzeugs nach Abbildung 2.5 mit 
denselben messbaren Ausgangsgrößen werden bereits in [Zhou16] beschrie-
ben, nämlich eine vollständige und eine reduzierte. Die Analyse des reduzier-
ten Zustandsraummodells zeigt eine vollständige Steuer- und Beobachtbarkeit 
des Systems. D. h. jeder Freiheitsgrad des Systems kann mit Hilfe des entspre-
chenden Sensors durch die Eingangsgröße geregelt werden. Die nicht vollstän-
dige Steuerbarkeit des vorgestellten vollständigen Zustandsraummodells zeigt, 
dass die im reduzierten Zustandsraum nicht mehr berücksichtigten Freiheits-
grade des Reifengürtels und der Kontaktmasse von den anderen steuerbaren 
Zustandsgrößen abhängig sind. Aufgrund dieser Abhängigkeit ist zu erwarten, 
dass sie durch die Regelung bzw. Minimierung der steuerbaren Zustandsgrö-
ßen auch mitreduziert werden. Diese Erwartung wurde bereits durch Simulati-
onsergebnisse überprüft. Ausgehend davon lassen sich dann vier Mindestfälle 
bzw. Mindestanforderungen der Zustandsregelung ableiten: 

• Einbau des Beschleunigungsaufnehmers für �̈�0 zur Regelung der ver-
tikalen Aufbaudynamik bzw. der vertikalen Aufbauschwingung oder 

• Einbau des Beschleunigungsaufnehmers für �̈�' zur Regelung der lon-
gitudinalen Radaufhängungsdynamik bzw. der longitudinalen Achs-
schwingung oder 
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• Einbau des Beschleunigungsaufnehmers für �̈�' zur Regelung der ver-
tikalen Radaufhängungsdynamik bzw. der vertikalen Achsschwin-
gung oder 

• Verwendung des ABS-Drehwinkelgeschwindigkeitssignals 𝜔'  oder 
Einbau eines Drehwinkelbeschleunigungssensors für �̇�'  zur Rege-
lung der Reifenrotationsdynamik bzw. der Drehschwingung des Ra-
des 

Die vier Mindestfälle können beliebig kombiniert werden, damit mehrere 
Schwingungsanteile gleichzeitig in der Regelstrecke ausgeregelt werden kön-
nen.  

Die Kopplung des Zustandsreglers mit dem im ABS/ESP unterlagerten Brems-
schlupfregler ist ähnlich der Störgrößenaufschaltung in Abbildung 7.17. Die 
Schlupfregelung des ABS-Reglers bleibt ebenfalls dabei unverändert bestehen. 
Der zustandsabhängige Zusatzbremsdruck Δ𝑝' wird zum Sollbremsdruck aus 
dem Bremsschlupfregler 𝑝',F1GG addiert, bevor der Solldruck in Ventilspannun-
gen 𝑈N8+3 für die Ein- und Auslassventile des Hydroaggregates umgerechnet 
wird. Das Konzept der Zustandsregelung benötigt nur eine zusätzliche Sum-
mationsstelle nach der Berechnung des Sollbremsdrucks im ABS-Algorith-
mus, ansonsten bleibt der Bremsschlupfregler unverändert. Mit Δ𝑝' = 0 ist 
eine serienmäßige ABS-Regelung gegeben, sodass die Zustandsregelung opti-
mal bei einem sonst unveränderten ABS eingesetzt werden kann. Wird im Feh-
lerfall eine Abschaltung der Zustandsregelung vorgenommen, arbeitet auch 
diese Bremsanlage wie mit einer üblichen Serien-ABS-Regelung. 

Aufgrund der Analyse der Wirkungskette des ABS-Regelkreises mit Zustands-
regelung lässt sich die Implementierung des Gesamtregelkonzeptes in vier 
Schritten durchführen: 

1) Zustandsraumdarstellung der Regelstrecke, welche das Zustands-
raummodell und die zu regelnden Zustandsgrößen des Reifen-Fahr-
werk-Systems beschreibt, 

2) Einbau von zusätzlichen Sensoren in die Regelstrecke für die direkt 
messbaren Zustandsgrößen, 
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3) Entwurf eines Zustandsbeobachters, der die Schätzung der nicht di-
rekt messbaren Zustandsgrößen ermöglicht, 

4) Entwurf des Zustandsreglers bzw. der Regelmatrix. 

Auf die Bearbeitung der jeweiligen Schritte wird es in den nachfolgenden Ab-
schnitten eingegangen. 

7.4.3 Zustandsraumdarstellung	

Als eine bekannte Form der Systembeschreibung eines dynamischen Übertra-
gungssystems ist die Zustandsraumdarstellung eine effiziente Methode zur 
Analyse dynamischer Systeme und insbesondere zur regelungstheschnischen 
Behandlung von Mehrgrößensystemen, nichtlinearen und zeitvariablen Über-
tragungssystemen [Unbe08]. 

Das Ziel der Zustandsraumdarstellung ist, ein dynamisches System ∑, hier die 
Regelstrecke bzw. das Reifen-Fahrwerk-System am Prüfstand, durch ein Zu-
standsraummodell, das durch zwei Gleichungen bzw. eine Zustandsdifferenzi-
algleichung erster Ordnung und eine Ausgangsgleichung beschrieben wird, 
darzustellen, 

 ∑: ]�̇�
(𝑡) = 𝐴𝑥(𝑡) + 𝐵𝑢(𝑡) + 𝐸𝑑(𝑡), 𝑥(0) = 𝑥&
𝑦(𝑡) = 𝐶𝑥(𝑡) + 𝐷𝑢(𝑡) + 𝐹𝑑(𝑡),																												 

(7.28) 

wobei 𝑥(𝑡) ∈ ℝ+ der Zustandsvektor ist, 𝑢(𝑡) ∈ ℝ2 der Eingangsgrößenvek-
tor, 𝑦(𝑡) ∈ ℝS der Ausgangsgrößenvektor und 𝑑(𝑡) ∈ ℝ- der Störgrößenvek-
tor ist. Das System kann durch die Systemmatrix 𝐴 ∈ ℝ+×+ , die Eingangs-
matrix 𝐵 ∈ ℝ+×2 , die Störmatrix 𝐸 ∈ ℝ+×- , die Ausgangsmatrix 𝐶 ∈ ℝS×+ 
und im Falle sprungförmiger Systeme unter Hinzunahme der Durchgangs-
matrix 𝐷 ∈ ℝS×2  und der Störmatrix 𝐹 ∈ ℝS×-  beschrieben werden 
[Lunz13b]. 

Mit Hilfe der Laplacetransformation erhält man aus den Differenzialgleichun-
gen bei 𝑥& = 0 und 𝑑 = 0 die Eingang/Ausgang-Beschreibung im Frequenz-
bereich [Lunz13b] 
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 𝑌(𝑠) = 𝐺(𝑠)𝑈(𝑠) (7.29) 

mit der Übertragungsfunktionsmatrix 

 𝐺(𝑠) = 𝐶(𝑠𝐼 − 𝐴)V9𝐵 + 𝐷 (7.30) 

Vollständige Zustandsraumdarstellung des Reifen-Fahrwerk-Systems 

Bei der vollständigen Zustandsraumdarstellung wird von einem mechanischen 
Ersatzmodell der Regelstrecke ausgegangen. Die vollständige Zustandsraum-
darstellung der Regelstrecke bedeutet hier, dass der Zustandsraum der Regel-
strecke so dargestellt wird, dass die in Abbildung 3.11 dargestellte Dynamik 
des Reifen-Fahrwerk-Systems und somit die in Abbildung 2.12 gezeigten Ei-
genschwingungsmoden des Reifen-Fahrwerk-Systems (Mode 1 bis 5), die 
beim transienten Bremsvorgang angeregt werden können, im Zustandsraum-
modell der Regelstrecke abgebildet werden können. Da das in Abschnitt 2.2.2 
beschriebene mechanische Ersatzmodell des Viertelfahrzeugs die Anforderung 
der vollständigen Zustandsraumdarstellung der Regelstrecke am Prüfstand er-
füllt und auch durch die Linearisierung der 𝜇-Schlupf-Kurve um einen statio-
nären Arbeitspunkt analytisch lösbar ist, kann das vollständige Zustandsraum-
modell der Regelstrecke am Prüfstand auf Basis der linearisierten Version des 
Viertelfahrzeugmodells abgebildet werden. Die linearsierte Version aller Be-
wegungsgleichungen ist in A.5 zu entnehmen. Die Bewegungsgleichungen 
stellen die Vorlage für die Zustandsdifferenzialgleichungen dar. Dabei müssen 
die Zustandsdifferenzialgleichungen für die Masse der Radnabe angepasst 
werden, da der vertikale Freiheitsgrad der anteiligen Aufbaumasse am Prüf-
stand entfällt. 

Anhand der sieben Zustandsdifferenzialgleichungen von sieben unabhängigen 
Zustandsgrößen bzw. Freiheitsgraden ergibt sich der 14×1 Zustandsvektor als: 

 𝑥(𝑡) = ¦𝑥$		𝑧$		𝜃$		𝑥=		𝑧=		𝜃=		𝑥@		�̇�$		�̇�$		�̇�$		�̇�=		�̇�=		�̇�=		�̇�@§
,
 (7.31) 

Die einzige Eingangsgröße dieses Reifen-Fahrwerk-Systems stellt das Brems-
moment am Rad 𝑀$*	dar. Die Fußpunkterregung der Fahrbahnunebenheit ℎ? 
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wird als eine Störgröße des Systems angenommen. Der 1 x 1 Eingangsgrößen- 
und Störgrößenvektor des Zustandsmodells lautet dann jeweils wie folgt: 

 𝑢(𝑡) = 𝑀$* (7.32) 

 𝑑(𝑡) = ℎ? (7.33) 

Die 14×14 Systemmatrix 𝐴 , die 14×1 Eingangsmatrix 𝐵  und Störmatrix 𝐸 
werden in A.5 gegeben. 

Analyse der Messbarkeit der Zustandsgrößen 

Vor der Abbildung der Ausgangsgleichungen müssen zunächst die Zu-
standsgrößen in diesem Zustandsraummodell festgelegt werden, die in der Re-
alität mit geringstem Aufwand direkt messbar sind. Die Notwendigkeit einfa-
cher Messbarkeit wird als wesentliche Voraussetzung der Beobachtbarkeit des 
Systems hervorgehoben. Die messbaren Zustandsgrößen sind wie folgt: 

1) Die Messung der Längs- und Vertikalradträgerbeschleunigung �̈�$ 
und �̈�$ kann durch den Einbau zweier Beschleunigungsaufehmer in 
der jeweiligen Richtung oder eines mehraxialen Bescheunigungsauf-
ehmers am Radträger nahe dem Radmittelpunkt implementiert wer-
den. 

2) Das Drehzahlsignal des individuellen Rades �̇�$  ist im heutigen 
ABS/ESP-System vorhanden. Sollten speziell die dynamischen Vor-
gänge im Raddrehzahlsignal untersucht werden, können hochauflö-
sende Drehimpulsgeber oder Drehbeschleunigungssensoren zum Ein-
satz kommen.  

Die anderen Zustandsgrößen im Zustandsvektor sind im realen Fahrzeug nicht 
mit wenig Aufwand durch Sensorik oder durch kleine Änderungen der Fahr-
zeugbauteile zu messen. Die drei mit weniger Aufwand messbaren Größen 
können mit Hilfe von Intergralrechnung und Hochpassfilterung als die Kom-
ponente des Ausgangsgrößenvektors festgelegt. Der 6×1 Ausgangsgrößenvek-
tor 𝑦(𝑡) lautet dementsprechend: 
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 𝑦(𝑡) = ¦𝑥$		𝑧$		𝜃$		�̇�$		�̇�$		�̇�$§
,
 (7.34) 

Die 6×14 Ausgangsmatrix 𝐶 , die 6×1 Durchgangsmatrix 𝐷  sowie die 6×1 
Störmatrix 𝐹 werden ebenfalls in A.5 gegeben. 

Das heißt, dass alle sechs Ausgangsgrößen des Systems von der Störgröße un-
abhängig sind. Soweit steht das vollständige Zustandsraummodell der Regel-
strecke für weitere Schritte zur Verfügung. Mit diesem Zustandsmodell kann 
die Übertragungsfunktion zwischen einer beliebigen Eingangs- und Ausgangs-
größe ermittelt werden. Zusätzlich zu den messbaren Ausgangsgrößen wird je-
doch ein Zustandsbeobachter zur Schätzung aller Zustandsgrößen benötigt.  

Analyse der Steuerbarkeit und Beobachtbarkeit 

Um die Realisierbarkeit einer Regelung abzuschätzen, müssen Steuerbarkeit 
und Beobachtbarkeit des Systems analysiert werden. Die Steuerbarkeit be-
schreibt die Beeinflussbarkeit der Systemzustände 𝑥(𝑡) ∈ ℝ+ durch den Ein-
gangsvektor 𝑢(𝑡) ∈ ℝ2, die Beobachtbarkeit bezieht sich auf die Kenntnisse 
über die Systemzustände, die aus dem Ausgangsvektor 𝑦 herleitbar sind. Nach 
Definition der Steuerbarkeit in [Lunz13b] heißt ein System Σ vollständig steu-
erbar, wenn es in endlicher Zeit 𝑡8 von jedem beliebigen Anfangszustand 𝑥& 
durch eine geeignet gewählte Eingangsgröße 𝑢[&,3#] in einen beliebig vorgege-
benen Endzustand 𝑥(𝑡8) überführt werden kann. Die vollständige Steuerbar-
keit eines Systems kann mit dem von KALMAN vorgeschlagenen Kriterium 
geprüft werden. Dieses Kriterium bezieht sich auf die Steuerbarkeitsmatrix 

 𝑆F = (𝐵 𝐴𝐵 𝐴:𝐵 ⋯ 𝐴+V9𝐵) (7.35) 

die eine (𝑛, 𝑛 × 𝑝)-Matrix ist. Wenn das System nur eine Eingangsgröße hat, 
ist die Matrix 𝑆F  quadratisch. Nach dem Steuerbarkeitskriterium von KAL-
MAN [Lunz13b] ist das System Σ = (𝐴, 𝐵) genau dann vollständig steuerbar, 
wenn die Steuerbarkeitsmatrix 𝑆F den Rang 𝑛 hat: 

 𝑅𝑎𝑛𝑔	𝑆F = 𝑛 (7.36) 
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Bei den meisten technischen Systemen sind nicht alle Zustandsvariablen mess-
bar. Stattdessen kann nur der Ausgangsverktor 𝑦(𝑡) ∈ ℝS messtechnisch er-
fasst werden. Nach der Definition der Beobachtbarkeit in [Lunz13b] heißt ein 
System Σ = (𝐴, 𝐵, 𝐶) vollständig beobachtbar, wenn der Anfangszustand 𝑥& 
aus dem über einem endlichen Interval [0, 𝑡8]  bekannten Verlauf der Ein-
gangsgröße 𝑢[&,3#] und der Ausgangsgröße 𝑦[&,3#] bestimmt werden kann. Das 
Kalmankriterium bezieht sich auf die Beobachtbarkeitsmatrix  

 𝑆! = (𝐶 𝐶𝐴 𝐶𝐴: ⋯ 𝐶𝐴+V9), (7.37) 

die eine (𝑞 × 𝑛, 𝑛)-Matrix ist. Sie ist quadratisch, wenn das System nur eine 
Ausgangsgröße besitzt. Nach dem Beobachtbarkeitskriterium von KALMAN 
[Lunz13b] ist das System Σ = (𝐴, 𝐶)  genau dann vollständig beobachtbar, 
wenn die Beobachtbarkeitsmatrix 𝑆! den Rang 𝑛 hat: 

 𝑅𝑎𝑛𝑔	𝑆! = 𝑛 (7.38) 

Die Schätzung der Steuerbarkeit des vollständigen Zustandsraummodells nach 
dem KALMAN-Kriterium erfolgt in MATLAB zunächst durch die Funktion 
𝑆F = 𝑐𝑡𝑟𝑏(𝐴, 𝐵), die die Steuerbarkeitsmatrix 𝑆F bildet, und dann durch die 
Funktion 𝑟𝑎𝑛𝑘(𝑆F), die den Rang dieser Matrix bzw. die Anzahl der steuerba-
ren Zustände des Systems bestimmt. Das so geschätzte Ergebnis der Steuer-
barkeit des vollständigen Zustandsraummodells ergibt sich zu sechs, was auf 
eine nicht vollständige Steuerbarkeit des Systems hinweist. Das Ergebnis zeigt, 
dass nur vier Zustandsgrößen im Zustandsvektor existieren, deren beliebige 
Zustände durch eine geeignete gewählte Eingangsgröße in einen vorgegebenen 
Zustand umgesteuert werden können.  

Die Schätzung der Beobachtbarkeit des vollständigen Zustandsraummodells 
nach dem KALMAN-Kriterium erfolgt in MATLAB zunächst durch die Funk-
tion 𝑆! = 𝑜𝑏𝑠𝑣(𝐴, 𝐵) , die die Beobachtbarkeitsmatrix 𝑆!  bildet, und dann 
durch die Funktion 𝑟𝑎𝑛𝑘(𝑆!), die den Rang dieser Matrix bzw. die Anzahl der 
beobachtbaren Zustände des Systems bestimmt. Das so geschätzte Ergebnis 
der Beobachtbarkeit des vollständigen Zustandsraummodells ergibt sich zu 
acht, was auf eine nicht vollständige Beobachtbarkeit des Systems hinweist. 
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Das Ergebnis zeigt, dass nur sechs Zustandsgrößen im Zustandsvektor existie-
ren, deren beliebige Zustände aus den Eingangs- und Ausgangsgrößen be-
stimmbar sind. 

Die Analyse der Steuerbar- und Beobachtbarkeit des vollständigen Zustands-
raummodells stellt die Notwendigkeit der Reduzierung dieses Modells auf die 
steuer- und beobachtbaren Zustandsgrößen bzw. Freiheitsgrade des Reifen-
Fahrwerk-Systems dar. Aufgrund dieser Ergebnisse ist zu erwarten, dass durch 
eine Reduzierung des vollständigen Zustandsraummodells auf die vier steuer-
baren Zustandsgrößen M𝑥$, 𝜃$, �̇�$, �̇�$N bzw. auf die steuerbaren Freiheitsgrade 
des Reifen-Fahrwerk-Systems eine vollständige Steuerbarkeit des Systems in 
der Längsrichtung erreicht werden kann. Im Folgenden wird die Reduzierung 
des Zustandsraummodells diskutiert. 

Reduzierung des Zustandsraummodells 

Wie das mechanische Ersatzmodell des Viertelfahrzeugs in Abbildung 2.5 für 
die vollständige Zustandsraumdarstellung lässt sich ein vereinfachtes mecha-
nisches Ersatzmodell des Viertelfahrzeugs in Abbildung 7.19 zur Darstellung 
des reduzierten Zustandsraums einsetzen. 

 
Abbildung 7.19 Vereinfachtes mechanisches Ersatzmodell des Viertelfahrzeugs 

Aufbau

Aufbau

1. Längssteifigkeit ( ) und -dämpfung ( ) der Radaufhängung
2. Vertikalsteifigkeit ( ) und -dämpfung ( ) der Radaufhängung
3. Vertikalsteifigkeit ( ) des Rades

2
1

3

: Radmasse
: Massenträgheitsmoment des Rades
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Nach dieser Modellvorstellung wird der Reifengürtel nicht mehr separat mit 
drei Freiheitsgraden betrachtet, sondern zusammen mit der Radnabe als Ein-
heit des Rades 𝑚' angenommen. Das Rad hat drei Freiheitsgrade jeweils in 
der Längs-, Vertikal- und Drehrichtung. Die Federsteifigkeiten und Dämpfun-
gen zwischen dem Fahrzeugaufbau und dem Rad bleiben im Vergleich zum 
vollständigen Modell unverändert. Die für das vollständige mechanische Er-
satzmodell des Viertelfahrzeugs definierten Eingangs- und Ausgangsgrößen 
werden auch hier für das reduzierte Modell angenommen. 

Die internen Kräfte in der Radaufhängung zwischen Aufbau und Rad lauten: 

 𝐹0'% = 𝑘$%�̇�' + 𝑐$%𝑥' (7.39) 

 𝐹0'" = 𝑘$"�̇�' + 𝑐$"𝑧' (7.40) 

Die Radlast zwischen Reifen und Fahrbahn lautet: 

 𝐹'" = 𝑐-"Mℎ? − 𝑧'N (7.41) 

Die Schlupfgeschwindigkeit zwischen Reifen und Fahrbahn lautet: 

 𝑉'4% = (�̇�' + 𝑉() − 𝑟)*+�̇�' (7.42) 

Und der Längsschlupf zwischen Reifen und Fahrbahn ergibt sich zu: 

 𝜆 =
−𝑉'4%
𝑉(

=
𝑟)*+�̇�' − �̇�' − 𝑉(

𝑉(
 (7.43) 

Die übertragene Bremskraft zwischen der Kontaktmasse und der Fahrbahn 𝐹'% 
wird hier als Funktion des Kraftschlussbeiwertes 𝜇 und der Radlast 𝐹'" abge-
bildet, wobei der Kraftschlussbeiwert wieder eine Funktion des Bremschlupfes 
nach einer vorgegebenen 𝜇-Schlupf-Kurve ist. 

 𝐹'% = 𝜇(𝜆) ∙ 𝐹'" (7.44) 

Die Bewegungsgleichungen der jeweiligen Massen lauten: 
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 𝑚'�̈�' = 𝐹'% − 𝐹0'% (7.45) 

 𝑚'�̈�' = 𝐹'" − 𝐹0'" (7.46) 

 𝐽'*�̈�'* = −𝑟)*+𝐹'% −𝑀'* (7.47) 

Die Linearisierung um einen stationären Arbeitspunkt auf der 𝜇 -Schlupf-
Kurve wird ebenfalls für die Erstellung der Bewegungsgleichungen durchge-
führt. Im realen Fall kann dieser stationäre Arbeitspunkt je nach Arbeitspunkt 
des ABS-Bremssystems des Fahrzeugs definiert werden. Im vorliegenden Bei-
spiel wird dieser Punkt als kurz vor dem maximalen Kraftschlussbeiwert bzw. 
𝜇& = 0,95 ∙ 𝜇;$% angenommen. Die linearisierte Version der Kräfte und Mo-
ment lautet: 

 𝐹®0'% = 𝑘$% �̇̄�' + 𝑐$%�̄�' (7.48) 

 𝐹®0'" = 𝑘$" �̇̃�' + 𝑐$"�̃�' (7.49) 

 𝐹®'" = 𝑐-"Mℎ®? − �̃�'N (7.50) 

 𝐹®'% = �̄�𝐹'"& + 𝜇&𝐹®'" = 𝐶E𝜆±𝐹'"& + 𝜇&𝑐-"Mℎ®? − �̃�'N (7.51) 

 𝑉®'4% = �̇̄�' − 𝑟)*+𝜃®̇' (7.52) 

wobei 𝐹'"& die statische Radlast ist. 

Die linearisierte Version der Bewegungsgleichungen lautet nun: 

 𝑚' �̈̄�' = 𝐹®'% − 𝐹®0'% (7.53) 

 𝑚' �̈̃�' = 𝐹®'" − 𝐹®0'" (7.54) 

 𝐽'*𝜃®̈' = −𝑟)*+𝐹®'% −𝑀²'* (7.55) 
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Der 6×1 Zustandsvektor ergibt sich aus den drei Freiheitsgraden des Systems 
und setzt sich demnach aus sechs unabhängigen Zustandsgrößen zusammen. 
Wird das Zeichen ~ vernachlässigt, ergibt sich der Zustandsvektor zu: 

 𝑥(𝑡) = ¦𝑥'		𝑧'		𝜃'		�̇�'		�̇�'		�̇�'§
,
 (7.56) 

Die 6×6 Systemmatrix 𝐴 ergibt sich aus der linearisierten Version der Bewe-
gungsgleichungen als: 

 𝐴 = [𝐴9; 		𝐴:; 		𝐴B; 		𝐴C; 		𝐴h; 		𝐴i] (7.57) 

wobei: 

 𝐴9 = [0		0		0		1		0		0	] (7.58) 

 𝐴: = [0		0		0		0		1		0] (7.59) 

 𝐴B = [0		0		0		0		0		1] (7.60) 

 𝐴C = ´−
𝑐$%
𝑚'

		−
𝜇&𝑐-"
𝑚'

		0		

− O
𝐶E𝐹'"&
𝑚'|𝑉(|

+
𝑘$%
𝑚'

P 		0		
𝐶E𝐹'"&𝑟)*+
𝑚'|𝑉(|

µ 

(7.61) 

 
𝐴h = ¶0	 −

(𝑐$" + 𝑐-")
𝑚'

		0		0		 −
𝑘$"
𝑚'

		0· 
(7.62) 

 
𝐴i = ¶0		

𝑟)*+𝜇&𝑐-"
𝐽'*

		0		
𝑟)*+𝐶E𝐹'"&
𝐽'*|𝑉(|

		0	 −
𝑟)*+: 𝐶E𝐹'"&
𝐽'*|𝑉(|

· 
(7.63) 

Der Eingangsgrößenvektor mit einem einzigen Element, d. h. dem Bremsmo-
ment 𝑀'*, lautet:  

 𝑢(𝑡) = 𝑀'*(𝑡) (7.64) 

Die 6×1 Eingangsmatrix 𝐵 lautet: 
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𝐵 = ¶0		0		0		0		0	 −

1
𝐽'*
·
,

 
(7.65) 

Die Fußpunkterregung der Fahrbahnunebenheit ℎ? wird als die Störgröße des 
Systems angenommen.  

 𝑑(𝑡) = ℎ?(𝑡) (7.66) 

Die 6×1 Störmatrix 𝐸 lautet: 

 
𝐸 = ¶0		0		0		

𝜇&𝑐-"
𝑚'

		
𝑐-"
𝑚'

	−
𝑟)*+𝜇&𝑐-"

𝐽'*
·
,

 
(7.67) 

Nach der Analyse der Messbarkeit der Zustandsgrößen werden die mit weniger 
Aufwand messbaren Beschleunigungen und Drehzahl in der Radmitte mit 
Hilfe von Integralrechnung und Hochpassfilterung als Komponenten des Aus-
gangsgrößenvektors angenommen. Der 6×1 Ausgangsgrößenvektor 𝑦(𝑡) 
ergibt sich zu: 

 𝑦(𝑡) = ¦𝑥'		𝑧'		𝜃'		�̇�'		�̇�'		�̇�'§
,
 (7.68) 

Die 6×6 Ausgangsmatrix 𝐶 ergibt sich zu einer Einheitsmatrix: 

 𝐶 = 𝐼i ∈ ℝi×i (7.69) 

Die 6×1 Durchgangs 𝐷 und die 6×1 Störmatrix 𝐹 ergeben sich zu: 

 𝐷 = [0		0		0		0		0		0], (7.70) 

 𝐹 = [0		0		0		0		0		0], (7.71) 

Somit ist das reduzierte Zustandsraummodell der Regelstrecke mit insgesamt 
6 Zustandsgrößen und 12 Parametern aufgebaut. Alle verwendeten Parameter 
sind in Tabelle 7.4 aufgelistet. 
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Tabelle 7.4: Parameter des vereinfachten Zustandsraummodells 

Nr. Parameter Beschreibung 
1 𝑚' Radmasse 
2 𝐽'* Radträgheitsmoment 
3 𝑐$% Längssteifigkeit der Radaufhängung 
4 𝑘$% Längsdämpfung der Radaufhängung 
5 𝑐$" Vertikalsteifigkeit der Radaufhängung 
6 𝑘$" Vertikaldämpfung der Radaufhängung 
7 𝑐-" Vertikalsteifigkeit des Rades 
8 𝑟)*+ Dynamischer Rollhalbmesser 
9 𝜇& Stationärer Arbeitspunkt 
10 𝐶E Schlupfsteifigkeit bei 𝜇& 
11 𝐹'"& Statische Radlast 
12 𝑉( Fahrbahngeschwindigkeit 

 

Wie beim vollständigen Zustandsraummodell wird die Analyse der Steuer- und 
Beobachtbarkeit für dieses reduzierte System durchgeführt. Die Analyse nach 
dem KALMAN-Kriterium zeigt, dass das reduzierte System in der Längs- und 
Drehrichtung steuerbar sowie vollständig beobachtbar ist. D. h. die Zu-
standsgrößen M𝑥$, 𝜃$, �̇�$, �̇�$N dieses Systems können durch die Eingangsgröße 
gesteuert und durch die Messgrößen beobachtet werden. Wenn das System 
diese beiden Bedingungen erfüllt, ist das System in der Längs- und Drehrich-
tung regelbar. Die Feststellung der Steuer- und Beobachtbarkeit des Systems 
anhand von Kriterien ist die notwendige Voraussetzung für den Reglerentwurf. 

Da die Zustandsgrößen dieses reduzierten Zustandsraummodells aufgrund des 
Mehraufwands nicht direkt gemessen werden, können sie mit Hilfe eines Zu-
standsbeobachters aus den Messgrößen geschätzt werden. Ein Beobachter 
kann nur dann entworfen werden, wenn das Referenzsystem über die vorhan-
denen Messgrößen beobachtbar ist. Daher ist die Feststellung der vollständigen 
Beobachtbarkeit anhand von Kriterien, die für das reduzierte System geprüft 
werden, eine notwendige Voraussetzung für den Beobachterentwurf. Im 
nächsten Abschnitt wird der Entwurf des Zustandsbeobachters vorgestellt. 
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7.4.4 Entwurf	des	Zustandsbeobachters	

Der Entwurf des Zustandsbeobachters beschäftigt sich mit der Frage, wie aus 
einer Zeitfolge von Eingangsgrößen (𝑢>), und einer Zeitfolge gemessener 
Ausgangsgrößen (𝑦>) der Zustand 𝑥>j#, 𝑚 > 0 eines dynamischen Systems 
geschätzt werden kann [Kemm13]. 

Als Zustandsbeobachter kommen nach Literaturangaben häufig der LUEN-
BERGER-Beobachter und der Kalmanfilter zum Einsatz. Der Kalmanfilter hat 
dieselbe Struktur wie der LUENBERGER-Beobachter. Allerdings wird sein 
Entwurf unter Berücksichtigung von stochastischen Störungen, wie z. B. das 
System- und Messrauschen, durchgeführt. Der Kalmanfilter wird so entwor-
fen, dass das Rauschen der beobachteten Zustände minimiert wird. [Lunz13b]. 
Aufgrund dieses Prinzips kommt aufgrund stochastischer Fahrbahnunebenhei-
ten in der Regelstrecke in der vorliegenden Arbeit der Kalmanfilter beim Ent-
wurf des optimalen Zustandsreglers zum Einsatz. Als Ergebnis dieses Ab-
schnittes wird ein optimaler Zustandsbeobachter bzw. der Kalmanfilter 
ermittelt, der die Zustände der Regelstrecke schätzt und ein quadratisches Gü-
tekriterium minimiert. 

Dem Entwurf des Kalmanfilters liegen die Messung der Ausgangsgrößen und 
ein möglichst genaues Zustandsraummodell der Regelstrecke zugrunde. Der 
Einbau der Sensorik und das aufgebaute Zustandsraummodell können die bei-
den Voraussetzungen erfüllen. Das Zustandsraummodell ist jedoch bisher zeit-
kontinuierlich und ist daher nicht für die praktische Anwendung geeignet, bei 
der die Sensorsignale mit einer bestimmten Abtastzeit 𝑇$ erfasst und die Be-
rechnung mit einem Rechenprogramm durchgeführt werden. Dies erfordert 
eine Transformation von der zeitkontinuierlichen in die zeitdiskrete Zustands-
raumdarstellung. Das zeitdiskrete Zustandsraummodell mit der Abtastzeit 𝑇$ 
ist folgendermaßen definiert: 

 ∑: ]𝑥>j9 = Φ𝑥> + Γ𝑢> + 𝐺𝑤> , 𝑥(0) = 𝑥&
𝑦> = 𝐶𝑥> +𝐷𝑢> +𝐻𝑤> + 𝑣> .													

 (7.72) 

mit  
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 Φ = 𝑒0,$ (7.73) 

 
Γ = > 𝑒0k𝑑𝜏

,$

&

𝐵 
(7.74) 

 
𝐺 = > 𝑒0k𝑑𝜏

,$

&

𝐸 
(7.75) 

mit dem 𝑛-dimensionalen Zustand 𝑥 ∈ ℝ+, dem 𝑝-dimensionalen determinis-
tischen Eingang 𝑢 ∈ ℝ2 , dem 𝑞-dimensionalen Ausgang 𝑦 ∈ ℝS , der 𝑟-di-
mensionalen Störung 𝑤 ∈ ℝ-, dem Messrauschen 𝑣 sowie den Matrizen Φ ∈
ℝ+×+ , Γ ∈ ℝ+×2 , G ∈ ℝ+×- , C ∈ ℝS×+ , D ∈ ℝS×2  und H ∈ ℝS×-  [Kemm13]. 
Ausgehend von diesem linearen, zeitinvarianten, zeitdiskreten System soll im 
nächsten Schritt der Kalmanfilter entworfen werden. Zum Entwurf des Kal-
manfilters sollen aber noch die folgenden drei Annahmen zugrunde gelegt wer-
den. 

Bezüglich der Störung 𝑤 und des Messrauschens 𝑣 wird vorausgesetzt, dass 
gilt 

 𝐸(𝑣>) = 0, 𝐸(𝑤>) = 0 (7.76) 

 𝐸M𝑣>𝑣l,N = 𝑅𝛿>l , 𝐸M𝑤>𝑤l,N = 𝑄𝛿>l 	 (7.77) 

 𝐸M𝑤>𝑣l,N = 0 (7.78) 

mit 𝑄 ≥ 0, 𝑅 ≥ 0 sowie 𝐻𝑄𝐻, + 𝑅 > 0 und dem Kroneckersymbol 𝛿>l = 1 
für 𝑘 = 𝑗 und 𝛿>l = 0 [Kemm13]. 

Der Erwartungswert des Anfangswertes und die Kovarianzmarix des Anfangs-
fehlers sind mit dem Schätzwert 𝑥¤& des Anfangswerts 𝑥& durch  

 𝐸(𝑥&) = 𝑚& (7.79) 
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 𝐸([𝑥& − 𝑥¤&][𝑥& − 𝑥¤&],) = 𝑃& ≥ 0 (7.80) 

gegeben [Kemm13]. 

Die Störung 𝑤> , 𝑘 ≥ 0 und das Messrauschen 𝑣G , 𝑙 ≥ 0 sind mit dem An-
fangswert 𝑥& nicht korreliert. Daher gilt es [Kemm13] 

 𝐸(𝑤>𝑥&,) = 0 (7.81) 

 𝐸(𝑣G𝑥&,) = 0 (7.82) 

In der experimentellen Untersuchung am Innentrommelprüfstand passt die 
Versuchsbedingung zu den drei oben genannten Annahmen. Die Messrau-
schen-Kovarianzmarix 𝑅 kann durch die gemessenen Signale der jeweiligen 
Messkanäle beim ruhig auf der Prüfstandstrommel stehenden Reifen-Fahr-
werk-System bestimmt werden. In ähnlicher Weise kann die Störung-Kovari-
anzmarix 𝑄 durch die gemessenen Signale der jeweiligen Messkanäle beim 
auf der Fahrbahnoberfläche freirollenden Reifen-Fahrwerk-System bestimmt 
werden. 

Der Kalmanfilter ist ein optimaler Zustandsbeobachter, wenn nicht alle Zu-
stände einens Systems direkt messbar sind. Der Kalmanfilter verwendet das 
Zustandsmodell sowie die Eingangs- und Ausgangssignale des realen Systems, 
um die Systemzustände zu schätzen. Jedoch kann er in dieser Anwendung 
nicht auf alle Systemeingänge zugreifen. Das Eingangssignal für das Brems-
moment, das den Aktor ansteuert, ist im System bekannt, während die anderen 
Eingänge, die als Störgrößen wirken, unbekannt sind. Aus diesem Grund kön-
nen die aus dem Filter geschätzten Zustände von den tatsächlichen abweichen. 
Die Unterschiede werden mit einer Kalman-Verstärkungsmatrix multipliziert 
und danach mit den geschätzten Zuständen überlagert, um die Ungenauigkei-
ten zu korrigieren und die Zustände anzupassen. Die Verstärkungen werden in 
jeder Iterationsschleife aktualisiert und konvergieren schließlich gegen einen 
stationären Endwert. Die Kovarianzmatrizen werden auch zur Berücksichti-
gung der Störungen des Prozesses und der verwendeten Sensoren eingesetzt. 
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Die optimale Schätzung von 𝑥> unter Berücksichtigung einer Messfolge von 
0,⋯ , 𝑗 wird mit 𝑥¤(𝑘|𝑗) bezeichnet. Die optimale Schätzung 𝑥¤(𝑘 + 1|𝑘) des 
Zustandes 𝑥>j9 nach Formel (7.72) unter Berücksichtigung der Messfolge von 
0,⋯ , 𝑘 errechnet sich nach der Iterationsschleife 

 𝑥¤(𝑘 + 1|𝑘) = Φ𝑥¤(𝑘|𝑘 − 1) + Γ𝑢>
+Φ𝑃(𝑘|𝑘 − 1)𝐶,(𝐶𝑃(𝑘|𝑘 − 1)𝐶,
+𝐻𝑄𝐻, + 𝑅)V9(𝑦> − 𝐶𝑥¤(𝑘|𝑘 − 1)
− 𝐷𝑢>) 

(7.83) 

mit der Kovarianzmatrix des Schätzfehlers 

 𝑃(𝑘 + 1|𝑘) = Φ𝑃(𝑘|𝑘 − 1)Φ, + 𝐺𝑄𝐺,
−Φ𝑃(𝑘|𝑘 − 1)𝐶,(𝐶𝑃(𝑘|𝑘 − 1)𝐶,
+𝐻𝑄𝐻, + 𝑅)V9𝐶𝑃(𝑘|𝑘 − 1)Φ, 

(7.84) 

und den Anfangswerten 𝑥¤(0|−1) = 𝑥&  und 𝑃(0|−1) = 𝑃& . Der erste Term 
ΦP(𝑘|𝑘 − 1)Φ,, zweite Term 𝐺𝑄𝐺, und verbleibende Term mit negativem 
Vorzeichen beschreibt jeweils die Änderung der Kovarianzmatrix infolge der 
Systemdynamik, die Erhöhung der Fehlervarianz infolge der Störung 𝑤 und 
wie sich die Fehlervarianz durch Hinzunahme der Information neuer Messun-
gen verringert [Kemm13]. 

Werden die Abkürzungen 𝑥¤>j9 = 𝑥¤(𝑘 + 1|𝑘) , 𝑥¤> = 𝑥¤(𝑘|𝑘 − 1),  𝑃> =
𝑃(𝑘|𝑘 − 1)  und 𝑃>j9 = 𝑃(𝑘 + 1|𝑘)  eingeführt, lassen sich die Formeln 
(7.83) und (7.84) auch in der folgenden kompakten Form  

 𝑥¤>j9 = Φ𝑥¤> + Γ𝑢> +𝐾À>(𝑦> − 𝑦¤>) (7.85) 

 𝑦¤> = 𝐶𝑥¤> +𝐷𝑢> (7.86) 

mit der Kalman-Verstärkungsmatrix 

 𝐾À> = Φ𝑃>𝐶,(𝐶𝑃>𝐶, +𝐻𝑄𝐻, + 𝑅)V9 (7.87) 

und der Kovarianzmatrix des Schätzfehlers 
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 𝑃>j9 = Φ𝑃>Φ, + 𝐺𝑄𝐺,
−Φ𝑃>𝐶,(𝐶𝑃>𝐶, +𝐻𝑄𝐻,

+ 𝑅)V9𝐶𝑃>Φ, 

(7.88) 

darstellen [Kemm13]. 

Der oben beschriebene Kalmanfilter lässt sich mit Hilfe des Matlab-Befehls 
[𝑘𝑒𝑠𝑡, 𝐿, 𝑃] = 𝑘𝑎𝑙𝑚𝑎𝑛(𝑠𝑦𝑠, 𝑄+, 𝑅+, 𝑁+) umsetzen, dem das System nach For-
mel (7.72) zugrunde liegt. Die Funktion entwirft einen Kalman-Zustandsschät-
zer auf Basis des Systems bzw. Zustandsraums nach Formel (7.72) und der 
Kovarianzdaten der Störung und des Messrauschens mit bekannte Eingangs-
größe 𝑢 sowie der Störung 𝑤 und dem Messrauschen 𝑣, die die folgenden Vo-
raussetzungen erfüllen: 

 𝐸(𝑤) = 𝐸(𝑣) = 0 (7.89) 

 𝐸(𝑤𝑤,) = 𝑄, 𝐸(𝑣𝑣,) = 𝑅 (7.90) 

 𝐸(𝑤𝑣,) = 𝑁 (7.91) 

Soweit wurde das Kalmanfilter als optimaler Zustandsbeobachter aufgebaut. 
Als Folge steht nun der geschätzte Zustandsvektor 𝑥¤> zu jedem Zeitpunkt für 
den Zustandsregler zur Verfügung. 

7.4.5 Entwurf	des	Zustandsreglers	

Das Ziel dieses Abschnittes ist die Entwicklung eines optimalen Zustandsreg-
lers für das System in der Form nach Formel (7.72) und die Kombination die-
ses Zustandsreglers mit dem optimalen Zustandsbeobachter bzw. dem im letz-
ten Abschnitt entworfenem Kalmanfilter. Der Zustandsregler soll den 
Zustandsvektor 𝑥M43  auf den Führungsgrößenvektor 𝑥F1GG , d. h. alle Zu-
standsgrößen idealerweise auf null regeln.  

Der Ausgangspunkt der Betrachtungen ist das lineare, zeitinvariante, zeitdis-
krete System in der Form nach Formel (7.72), in dem der Ausgang 𝑦 gemessen 
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werden kann. Die Regelungsaufgabe ist nach einer Steuerfolge 
𝑢&, 𝑢9, ⋯ , 𝑢IV9 zu suchen, die das Gütefunktional 

 
𝐽(𝑥&) = �(𝑥>,𝑄𝑥> + 𝑢>,𝑅𝑢> + 2𝑢>,𝑁𝑥>)

IV9

>W&

+ 𝑥I,𝑆𝑥I

= �[𝑥>, 𝑢>,] Á
𝑄 𝑁,

𝑁 𝑅
Â Á
𝑥>
𝑢>Â

IV9

>W&

+ 𝑥I,𝑆𝑥I

= �[𝑥>, 𝑢>,]𝐽 Á
𝑥>
𝑢>Â

IV9

>W&

+ 𝑥I,𝑆𝑥I 

(7.92) 

für geeignete Gewichtungsmatrizen 𝑄 ∈ ℝ+×+, 𝑅 ∈ ℝ2×2, 𝑁 ∈ ℝ2×+ und für 
die positiv semi-definiten Gewichtungsmatrizen 𝐽 ∈ ℝ(+j2)×(+j2)  und 𝑆 ∈
ℝ+×+  minimiert. Die Optimierungsaufgabe min

J
𝐽  nach Formel (7.92) wird 

durch das Regelgesetz 

 𝑢>∗ = 𝐾>𝑥> (7.93) 

mit 

 𝐾> = −(𝑅 + Γ,𝑆Γ)V9(𝑁 + Γ,𝑆Φ) (7.94) 

und 

 𝑆 = (𝑄 +Φ,𝑆Φ) − (𝑁 + Γ,𝑆Φ),(R + Γ,𝑆Γ)V9(𝑁
+ Γ,𝑆Φ) 

(7.95) 

gelöst [Kemm13]. 𝑆 ist dabei die symmetrische, positiv definite Lösung der 
zeitdiskreten Matrix-Riccatigleichung: 

 Φ,𝑆Φ − 𝑆 − (Φ,𝑆Γ + N)(Γ,𝑆Γ + R)V9(Γ,𝑆Φ +𝑁,) + 𝑄
= 0 

(7.96) 

Dieser Regelentwurf wird aufgrund des quadratischen Gütekriteriums nach 
Formel (7.92)  in der Literatur unter dem Namen LQR (engl. Linear Quadratic 
Regulator) -Problem bekannt [Kemm13]. Die Bestimmung der symmetrischen 
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positiv semi-definiten Matrix 𝑆 und der Regelmatrix 𝐾 erfolgt in MATLAB 
durch den Befehl [𝐾, 𝑆, 𝑒] = 𝑑𝑙𝑞𝑟(Φ, Γ, Q, R, N). Dieser MATLAB-Befehl be-
rechnet die optimale Gain-Matrix 𝐾, so dass das Zustandsrückführungsgesetz 

 𝑢[𝑛] = −𝐾𝑥[𝑛] (7.97) 

das quadratische Gütefunktional 

 
𝐽(𝑢) = 𝐸�(𝑥[𝑛],𝑄𝑥[𝑛] + 𝑢[𝑛],𝑅𝑢[𝑛] + 2x[𝑛],𝑁𝑥[𝑛])

IV9

>W&

 
(7.98) 

für das zeitdiskretisierte Zustandsraummodell 

 𝑥[𝑛 + 1] = Φ𝑥[𝑛] + Γ𝑢[𝑛] (7.99) 

minimiert. Neben der Rückführmatrix 𝐾 liefert die Funktion 𝑑𝑙𝑞𝑟 auch noch 
die Lösung 𝑆 der zeitdiskreten Matrix-Riccatigleichung nach Formel (7.96) 
und die Eigenwerte des geschlossenen Kreises 𝑒	 = 𝑒𝑖𝑔(Φ − Γ ∗ 𝐾). 

Die Bestimmung der Rückführmatrix 𝐾 ist in Bezug auf das Zustandsraum-
modell von der Systemmatrix Φ und der Eingangsmatrix Γ abhängig. Bei der 
Änderung der Komponenten in den beiden Matrizen soll die Rückführmatrix 
𝐾 entsprechend auch neu bestimmt werden.  

Die Matrix 𝑄 wird zur Gewichtung der Zustandsgrößen benötigt. Jede Abwei-
chung der Zustandsgrößen von den Zielgrößen wird durch den Regler herun-
tergedrückt bzw. bestraft. Die Matrix 𝑅 hat die Aufgabe, die Eingangsgrößen 
zu gewichten. Ein hoher Eingangswert wird durch den Regler stärker herun-
tergedrückt bzw. bestraft. Je größer die Einträge der Matrix 𝑅 (Gewichtung der 
Stellgrößen) sind, desto kleiner werden die erforderlichen Stellgrößen. Weiter 
kann durch eine sehr hohe Gewichtung eines bestimmten Zustands in 𝑄 er-
reicht werden, dass im geschlossenen Kreis dieser Zustand sehr schnell nach 
null abklingt. Die Vorgehensweise zur Bestimmung der Matrizen 𝑄, 𝑅 und 𝑁 
wird im Folgenden angegeben. In der vorliegenden Untersuchung wird die Ge-
wichtungsmatrix 𝑁 auf null gesetzt, da die Zustandsgrößen mit der Stellgröße 
entkoppelt sind. Wegen der Entkopplung der Zustandsgrößen untereinander 
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ergibt sich die Matrix 𝑄 als eine diagonale Matrix mit der Dimension 2𝑛 × 2𝑛. 
Das Ziel dieses Zustandsreglers ist die Resonanzamplitude aller Eigenschwin-
gungsmoden bzw. Schwingungen und Kraftschwankungen innerhalb des Rei-
fen-Fahrwerk-Systems zu minimieren. Aus diesem Grund sollen alle Zu-
standsgrößen in gleichem Maße reduziert werden. Dementsprechend soll die 
Gewichtungsmatrix 𝑄 gleich der Multiplikation der Einheitsmatrix mit einer 
Konstanten sein. Diese Konstante beeinflusst die Magnitude der Reglerverstär-
kungen, deshalb soll diese so gesetzt werden, dass die Magnitude des resultie-
renden Regelinputs in der gleichen Größenordnung wie die Störungsmagni-
tude liegt. Da es nur eine regelbare Eingangsgröße im System gibt und es nicht 
notwendig ist, die Regelamplitude der Eingangsgröße mit unbekannter Dyna-
mik zu verkleinern, wird der Einzelwert 𝑅 auf 1 gesetzt. 

Durch den Zusammenbau des Kalman-Zustandsbeobachters und des optima-
len Zustandsreglers wird eine sogenannte LQG-Regelung (Linear-Quadratic-
Gaussian) umgesetzt. Abbildung 7.20 veranschaulicht die Regelstrecke mit 
den übertragenden Größen und den verwendeten Matlab-Befehlen. 

 
Abbildung 7.20: LQG-Regelung mit Kalmanfilter und Zustandsregler 

Auf Basis des entworfenen Zustandsbeobachters und Zustandsreglers können 
die im Abschnitt 7.4.2 diskutierten Regelkonzepte je nach Zustandsraumdar-
stellung abgeleitet werden. Im Folgenden wird auf die Implementierung des 
Regelkonzepts der Zustandsregelung am Prüfstand detailliert eingegeangen. 
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7.4.6 Methodik	der	Untersuchung	

Der in Abschnitt 7.1 umgesetzte ABS-Regelkreis am Prüfstand ermöglicht die 
Änderung des ABS-Reglers bzw. die Kopplung des zusätzlichen Zustandsreg-
lers mit dem ABS-Regler. Die Implementierung der Zustandsregelung auf Ba-
sis des aufgebauten ABS-Regelkreises am Innentrommelprüfstand wird in Ab-
bildung 7.21 durch ein Blockschaltbild veranschaulicht. 

Mit Berücksichtigung der verfügbaren Messtechnik und Versuchsbedingungen 
am Prüfstand wird das in Abschnitt 7.4.3 dargestellte vereinfachte Zustands-
raummodell des Reifen-Fahrwerk-Systems bzw. der Regelstecke für die vor-
liegende Untersuchung verwendet. Vor dem Versuch wird das Reifen-Fahr-
werk-System durch das IPS-Radführungssystem zusammen mit der 
Adaptervorrichtung auf die definierte Radlast belastet. Die Position des IPS-
Radführungssystems wird während eines Versuchs nicht mehr geändert. Somit 
sind eine Bewegung des Stützlagers, das mit der Adaptervorrichtung verbun-
den ist, und eine Dombewegung im Reifen-Fahrwerk-System am Prüfstand 
nicht mehr möglich. 

 
Abbildung 7.21: Blockschaltbild der Implementierung der Zustandsreglung am Prüfstand 
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Die Längsbewegung 𝑥' und -geschwindigkeit �̇�'	 an der Messstelle RTM stel-
len die zurückzuführenden Zustände der Regelstrecke bzw. des Zustandsraums 
dar. Es wird bereits in Abschnitt 7.4.2 für das Gesamtregelkonzept beschrie-
ben, dass bei der Kopplung des Zustandsreglers mit dem im ABS/ESP unter-
lagerten Bremsschlupfregler die Schlupfregelung des ABS-Reglers unverän-
dert bestehen bleibt. Bei der zusätzlichen Summationsstelle, die in Abbildung 
7.21 durch das Zeichen ∑ gekennzeichnet ist, wird der zustandsabhängige Zu-
satzbremsdruck Δ𝑝' = −𝐾𝑥¤(𝑡)  nicht direkt zum Sollbremsdruck aus dem 
Bremsschlupfregler 𝑝',F1GG  addiert, sondern zunächst durch einen Gewich-
tungsfaktor 𝑠, der zwischen 0 und 1 liegt, angepasst. Erst dann wird der ge-
wichtete Zusatzbremsdruck zum Sollbremsdruck aus dem Bremsschlupfregler 
𝑝',F1GG addiert, bevor er in Ventilspannungen 𝑈N8+3 für die Ein- und Auslass-
ventile des Hydroaggregates umgerechnet wird. Damit die Zustandsregelung 
nicht den Vorgang und das Ergebnis der Schlupfregelung übermäßig beein-
flusst und somit die ABS-Funktion verhindert, wird in dieser Untersuchung 
nach einem geeigneten Gewichtungsfaktor 𝑠 gesucht. 

Versuchsplan und -durchführung 

In der vorliegenden Untersuchung ist der ABS-Regelkreis am Prüfstand aus-
gehend von der Standardkonfiguation jeweils mit und ohne den zusätzlichen 
Zustandsregler einzustellen. Hierzu werden Bremsversuche mit der ABS-Re-
gelung am Prüfstand für alle Michelin-Reifen auf der Safety-Walk-Fahrbahn-
oberfläche unter der Standardbetriebsbedingung (vgl. Tabelle 5.2) durchge-
führt. Die untersuchten Faktoren und Faktorstufen sind in Tabelle 7.5. 

Tabelle 7.5:  Faktoren und Faktorstufen für die ABS-Regelung mit zusätzlichem Zustandsregler 

Mess-
reifen 

Zustandsregler Schlupf Regler+Ventil Fahrbahn 

ZP Ohne Original PID + PWM Safety-
Walk HP Mit   

PSP3    
A4    
S9C    
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7.4.7 Einfluss	des	Zustandsreglers	

In diesem Abschnitt erfolgt für den bereits beschriebenen Bremsvorgang eine 
Diskussion des im letzten Abschnitt vorgestellten Verfahrens zur Zustandsre-
gelung während der ABS-Regelung, das durch die Kopplung eines zusätzli-
chen Zustandsreglers mit dem originalen ABS-Regler erreicht wird. Zu diesem 
Zweck werden die Versuchsergebnisse der ABS-Regelungen aus den beide-
Einstellungen miteinander verglichen. Das aus der Kopplung des Zustandsreg-
lers folgende Optimierungspotenzial der ABS-Regelgüte wird ebenfalls disku-
tiert. 

In Abbildung 7.22 sind die Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längs- 
und Vertikalbeschleunigung an der Messstelle RTM aufgetragen. 

 
Abbildung 7.22: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längs- und Vertikalbeschleunigun-

gen an RTM bei ABS-Regelung ohne und mit Zustandsregler für HP 
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Da der zusätzliche Zustandsregler nur mit dem ABS-Regler zusammen funk-
tioniert, sind die Zeitverläufe der Längs- und Vertikalbeschleunigung an der 
Radnabe in den Bereichen, in denen die ABS-Regelung nicht stattfinden, kaum 
unterschiedlich. Im Bereich mit aktivierter ABS-Funktion weichen die Zeit-
verläufe der Längs- und Vertikalbeschleunigung am Radträger mit dem zusätz-
lichen Zustandsregler deutlich von denen ohne dem Zustandsregler ab. Durch 
die Zusammenarbeit des ABS-Reglers und des Zustandsreglers werden die 
Schwingungsamplituden an vielen Stellen deutlich reduziert. In den Amplitu-
denspektren ist weiter zu erkennen, dass die Reduzierung der Schwingungs-
amplitude hauptsächlich in der Längsrichtung im Frequenzbereich der longitu-
dinalen Achsresonanz (Mode1) erfolgt. Endsprechend der Eigenschaften des 
Zustandsreglers werden neben der longitudinalen Achsresonanz auch die 
Schwingungsamplituden aller anderen Eigenschwingungsmoden trotz gerin-
ger Anregung mit reduziert.  

In Abbildung 7.23 werden die Ergebnisse der Schwingungsreduzierungen bei 
der ABS-Regelung durch den zusätzlichen Zustandsregler in der Längs- und 
Vertikalrichtung für alle Messreifen dargestellt. Es ist dabei zu beobachten, 
dass mit Hilfe des zusätzlichen Zustandsreglers nicht nur die Längsschwingun-
gen an der Radnabe deutlich reduziert werden, sondern auch die Vertikal-
schwingungen gewissermaßen mit reduziert werden können. 
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Abbildung 7.23: Effektivwerte und Optimierungspotenziale der Längs- und Vertikalbeschleuni-

gungen an RTM bei der ABS-Regelung mit Zustandsregler 

Mit Hilfe der in Abschnitt 7.2.2 definierten Kenngrößen können die relativen 
Optimierungspotenziale der ABS-Regelung mit dem Zustandsregler bestimmt 
werden. In Abbildung 7.24 werden die Standardabweichungen des Brems-
drucks 𝜎2 , des Radbremsschlupfes 𝜎E  und des Kraftschlussbeiwertes 𝜎c  der 
ABS-Regelung ohne und mit Zustandsregler sowie die prozentuale Reduzie-
rung der Standardabeichung 𝜎2,%, 𝜎E,% und 𝜎c,% mit dem Zustandsregler für 
alle Messreifen dargestellt. 
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Abbildung 7.24: Standardabweichungen und Optimierungspotenziale bei der ABS-Regelung mit 

Zustandsregler 

Wie aus Abbildung 7.24 hervorgeht, weisen alle Messreifen positive Optimie-
rungspotenziale durch die reduzierten Standardabweichungen aller Kenngrö-
ßen der ABS-Regelung auf. Mit dem zusätzlichen Zustandsregler werden die 
Schwankungen des Bremsdrucks in der Radbremse, des Bremsschlupfes und 
des Kraftschlussbeiwertes deutlich reduziert.  
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Abbildung 7.25 zeigt die mittleren Kraftschlussbeiwerte 𝜇;H3  während der 
ABS-Regelung ohne und mit dem Zustandsregler sowie die prozentuelle Er-
höhung des mittleren Kraftschlussbeiwertes 𝜇;H3,% mit dem Zustandsregler für 
allen Messreifen. 

 
Abbildung 7.25: Mittlere Kraftschlussbeiwerte und Optimierungspotenziale bei der ABS-Rege-

lung mit Zustandsregler 

Wie aus Abbildung 7.25 hervorgeht, weisen alle Messreifen positive Optimie-
rungspotenziale bezüglich der Erhöhung der mittleren Kraftschlussbeiwerte 
bei ABS-Regelung mit dem zusätzlichen Zustandsregler auf. Der Sportreifen 
S9C hat von allen Reifen das höhste Optimierungspotenzial, da er die höchste 
Schlupfsteifigkeit infolge der höchsten Seitenwand- und Gummisteifigkeiten 
hat. Der Winterreifen A4 hat hingengen das niedrigeste Optimierungspoten-
zial, da er die niedrigste Schlupfsteifigkeit infolge der niedrigsten Gummistei-
figkeit hat. Die Optimierungspotenziale der mittleren Kraftschlussbeiwerte der 
anderen Messreifen sind vergleichbar. 

Werden die Optimierungspotenziale des mittleren Kraftschlussbeiwertes der 
einzelnen Messreifen in Abbildung 7.25 mit den Optimierungspotenzialen der 
Längsschwingung an der Radnabe in Abbildung 7.23 verglichen, lässt sich be-
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obachten, dass die beiden Optimierungspotenziale eine gleichlaufende Ten-
denz bezüglich der Messreifen haben. Erwartungsgemäß hat derjenige Reifen, 
der ein höheres Optimierungspotenzial der Längsschwingung an der Radnabe 
hat, ein höheres Optimierungspotenzial des mittleren Kraftschlussbeiwertes 
bei der ABS-Regelung. 

Somit wurde durch die Versuchsergebnisse nachgewiesen, dass die Regelgüte 
der ABS-Regelung für alle Messreifen durch den Einsatz eines mit dem 
Bremsschlupfregler gekoppelten zusätzlichen Zustandsreglers im ABS-Regel-
kreis am Prüfstand verbessert werden kann. 

7.5 Simulationsgestützte	Untersuchung	

Alle bisher in diesem Kapitel vorgestellten Unterschungen wurden auf einer 
Fahrbahnoberfläche mit Safety-Walk durchgeführt, die aufgrund der gleich-
mäßigen Schichtdicke eine geringere Unebenheit im Vergleich zu anderen 
Fahrbahnoberflächen aufweist und deshalb weniger Störungen in den ABS-
Regelkreis induziert. Im realen Fall ist allerdings das Fahrzeug immer ver-
schiedenen Fahrbahnoberflächen ausgesetzt, die meistenfalls viel gröber als 
die Safety-Walk-Fahrbahn sind. Wie in Abschnitt 2.3 bereits beschrieben, 
stellt die Fahrbahnunebenheit eine Störgröße des ABS-Regelkreises dar. Die 
fahrbahninduzierten Radlaständerungen führen zu relevanten temporären 
Schlupfänderungen und zu einer reduzierten Kraftschlussausnutzung, so dass 
die Regelgüte der ABS-Regelung verschlechtert werden kann. 

Insbesondere bei ABS-Bremsungen auf unebener Fahrbahn treten sehr hohe 
Umfangkraft und Radlast zwischen Reifen und Fahrbahn auf, welche zur sehr 
hohen Fahrwerkbelastungen führen [Geor09]. Im Fahrzeug, in den Reifen und 
in den Regelsystemen finden dabei hochdynamische Vorgänge statt. Nach der 
Analyse in Abschnitt 2.2.1, Abschnitt 6.1.3 und Abschnitt 7.3 führt die stärker 
angeregte Achs- und Reifendynamik im Reifen-Fahrwerk-System zu größeren 
Unterschieden zwischen dem herkömmlich berechneten Radbremsschlupf, der 
in heutigen Regelsystemen mit der üblichen Berechnungsvorschrift bestimmt 
wird [Schw97a], und dem tatsächlichen Radbremsschlupf zwischen Reifen 
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und Fahrbahn. Es ist deshalb zu erwarten, dass auf gröberen Fahrbahnen grö-
ßere Optimierungspotenziale bei der ABS-Regelung erreicht werden können, 
da dort auch größere Verfälschungen bei der Schlupfbestimmung für die ABS-
Regelung auftreten. Durch die in Abschnitt 7.3 beschriebene neue Schlupfbe-
rechnungsmethode nach Formel (7.23) können diese Verfälschungen in der 
Schlupfbestimmung kompensiert und somit die ABS-Regelung optimiert wer-
den. 

Auf groben Fahrbahnen verfälscht die stärker angeregte Reifen- und Achsdy-
namik im Reifen-Fahrwerk-System nicht nur die Schlupfbestimmung für die 
ABS-Regelung, sondern sie beeinflusst auch den effektiven Bremsschlupf und 
damit auch die Kraftübertragung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt negativ. Daher 
ist auch zu erwarten, dass die in Abschnitt 7.4 vorgestellte Zustandsregelung 
in der ABS-Regelung auf gröberen Fahrbahnen ein größeres Optmierungspo-
tenzial aufweist als auf feinen, gleichmäßigen Fahrbahnoberflächen. 

Da die Fertigung von Fahrbahnbelägen mit verschiedenen Oberflächen für die 
Innentrommel hohe Kosten verursacht und ein Wechsel der Fahrbahnbeläge in 
der Innentrommel einen großen Zeitaufwand darstellt, wird in diesem Ab-
schnitt mit Hilfe des in Abschnitt 3.4 aufgebauten Mehrkörpersimulationsmo-
dells eine simulationsgestützte Untersuchung bei Variation der Fahrbahnklas-
sen durchgeführt. Wie bereits in Abschnitt 3.4.2 vorgestellt, ermöglicht die 
Schnittstelle Adams/Tire einen direkten Einsatz von mehreren Reifen- und 
Fahrbahnmodellen, wie z. B. das bekannte FTire. Allerdings ist dabei ein di-
rekter Zugriff auf die Gürtelfreiheitsgrade beschränkt. Aus diesem Grund wird 
das mechanische Ersatzmodell des Reifens, das im Abschnitt 2.2.2 eingeführt 
wird, mit Reduzierung des vertikalen Freiheitsgrades des anteiligen Fahrzeug-
aufbaus in MATLAB/Simulink aufgebaut und dort mit dem Adams-Plant ge-
koppelt. Anschließend lassen sich Co-Simulationen zwischem dem MKS-Mo-
dell und anderen Submodellen in MATLAB/Simulink stattfinden. 
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7.5.1 Methodik	der	Untersuchung	

Als Basis der vorliegenden simulationsgestützten Untersuchung dient die in 
Abschnitt 7.2.1 beschriebene Methodik der experimentellen Untersuchung. 
Der gleiche Bremsvorgang mit ABS-Regelung am Prüfstand wird in der Simu-
lationsuntersuchung durch Programmierung umgesetzt. Ausgehend von der 
Standardkonfiguration des ABS-Regelkreises am Prüfstand werden die Vari-
anten der Schlupfberechnungsmethode und der Zustandsregelung untersucht. 
Ergänzend zur modifizierten Schlupfberechnungsmethode in Abschnitt 7.3, in 
der die Reifenschwingungen aufgrund der beschränkten Messtechnik im Labor 
vernachlässigt werden, kann mit Hilfe des Simulationsmodells eine weitere 
modifizierte Schlupfberechnungsmethode ausgehend von Formel (2.16) und 
Formel (6.5) mit Berücksichtigung der Reifenschwingungen untersucht wer-
den. Aus diesem Grund werden in der Simulationsuntersuchung drei Varianten 
der Schlupfberechnungsmethode durchgeführt. Davon wird die erste und 
zweite Variante im Abschnitt 7.3 auf der Safety-Walk-Fahrbahn experimentell 
untersucht. Die drei Schlupfberechnungsmethoden werden im Folgenden für 
einen besseren Überblick zusammengefasst. 

Original: originale Schlupfberechnungsmethode 

Bei der originalen Schlupfberechnungsmethode ergibt sich der Radbrems-
schlupf aus der originalen Berechnung ohne Berücksichtigung von Achs- und 
Reifendynamik im Reifen-Fahrwerk-System. Der originale Bremsschlupf 
𝜆<-H/H+$G wird nach Formel (7.1) bestimmt. 

Modifikation 1: achsdynamikkompensierte Schlupfberechnungsmethode 

Bei der ersten modifizierten Schlupfberechnungsmethode ergibt sich der Rad-
bremsschlupf aus der Berechnung mit Berücksichtigung der Achsdynamik im 
Reifen-Fahrwerk-System. Der achsdynamikkompensierte Radbremsschlupf 
𝜆;1).9 lautet: 
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 𝜆;1).9 =
(𝑉( + �̇�$) − 𝑟)*+ T𝜔' −

�̇�$
𝑙1#

U

𝑉( + �̇�$
∙ 100% (7.100) 

wobei �̇�$ die Längsgeschwindigkeit des Radmittelpunktes und 𝑙1# die wirk-
same Länge des Feder-Dämpferbeins (siehe Formel (2.16)) ist. 

Modifikation 2: achs- und reifendynamikkompensierte Schlupfberech-
nungsmethode 

Bei der zweiten modifizierten Schlupfberechnungsmethode ergibt sich der 
Radbremsschlupf aus der Berechnung mit Berücksichtigung sowohl der Achs- 
als auch der Reifendynamik im Reifen-Fahrwerk-System. Der achs- und rei-
fendynamikkompensierte Radbremsschlupf 𝜆;1).: lautet: 

 

𝜆;1).:

=
(𝑉( + �̇�$ + �̇�-= + �̇�-@) − 𝑟)*+ T𝜔' −

�̇�$
𝑙1#

U − 𝑟)*+�̇�-=
𝑉( + �̇�$ + �̇�-= + �̇�-@

 
(7.101) 

wobei �̇�-= die relative Längsgeschwindigkeit des Reifengürtels in Bezug auf 
die Radnabe, �̇�-@ die relative Längsgeschwindigkeit der Kontaktmasse in Be-
zug auf den Reifengürtel und 𝑟)*+�̇�-=  die relative Drehgeschwindigkeit des 
Reifengürtels in Bezug auf die Radnabe ist. 

Bremsversuche mit ABS-Regelung werden mit dem Simulationsmodell aus-
gehend von der Standardkonfiguration des ABS-Reglers für die drei Schlupf-
berechnungsmethoden mit und ohne den Zustandsregler auf vier Fahrbahn-
oberflächen mit zunehmenden Unebenheiten unter der 
Standardbetriebsbedingung (2,5 bar, 2845 N, 60 km/h) durchgeführt. Der Auf-
bau des Fahrbahnmodells und die Eigenschaften der jeweiligen Fahrbahnklas-
sen wurden bereits in Abschnitt 3.4.3 beschrieben. Aufgrund des beschränkten 
Federwegs des verwendeten Fahrwerks kommen in dieser Simulationsuntersu-
chung nur die ersten vier Fahrbahnklassen zum Einsatz. Die untersuchten Fak-
toren und die jeweiligen Faktorstufen sind in Tabelle 7.6 zusammengefasst. 
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Tabelle 7.6: Faktoren und Faktorstufen für die simulationsgestützte Untersuchung der ABS-Re-
gelung mit zwei Optimierungsmaßnahmen 

Reifen Zustandsregler Schlupfberechnung Fahrbahnklasse 
ZF Ohne Original A-B 

 Mit Mod. 1 B-C 
  Mod. 2 C-D 
   D-E 

 

Dabei ist zu berücksichtigen, dass kein vollfaktorieller Versuchsplan durchge-
führt wird, da bei der Auswertung der Ergebnisse eine Fokussierung auf eine 
Optimierungsmethode erfolgen sollte. Bei der Untersuchung der Schlupfbe-
rechnungsmethode wird der ABS-Regelkreis ohne den Zustandsregler einge-
stellt, und bei der Untersuchung der Zustandsregelung wird die originale 
Schlupfberechnungsmethode angenommen. 

7.5.2 Einfluss	der	modifizierten	Schlupfberechnung	

In diesem Abschnitt erfolgt für die bereits in Abschnitt 7.3 beschriebene Opti-
mierungsmaßnahme der ABS-Regelung eine Diskussion mit den folgenden of-
fenen Fragen: 

1) Können die in der experimentellen Untersuchung ermittelten Optimie-
rungspotenziale der achsdynamikkompensierten Schlupfberechnungs-
methode durch die Simulationsergebnisse bestätigt werden? 

2) Wenn ja, kann ein höheres Optimierungspotenzial durch eine weitere 
Kompensation der Reifendynamik in der Schlupfbestimmung erreicht 
werden? 

3) Unterscheiden sich die ermittelten Optimierungspotenziale der modifi-
zierten Schlupfberechnungsmethode bei verschiedenen Fahr-
bahnunebenheiten? 

4) Wenn ja, in welcher Größenordnung liegen die Unterschiede? 

Um die oben genannten Fragen zu beantworten, werden Simulationen der 
ABS-Regelung mit den im letzten Abschnitt beschriebenen drei Varianten der 
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Schlupfberechnungsmethode ohne Zustandsregler unter der Standardbetriebs-
bedingung bei allen vier Fahrbahnklassen durchgeführt und die Simulationser-
gebnisse miteinander verglichen. 

In Abbildung 7.26 sind zunächst die simulierten Zeitverläufe der Längs- und 
Vertikalbeschleunigung in der Radmitte (RM) bei der ebenen Fahrbahnklasse 
A-B und der rauen Fahrbahnklasse D-E während der ABS-Regelung aufgetra-
gen. Damit erhält man einen ersten Einblick in die Unterschiede der durch ver-
schiedene Fahrbahnklassen angeregten Längs- und Vertikalschwingungs-
amplituden in der Radmitte. Desweiteren werden die Effektivwerte der Längs- 
und Vertikalbeschleunigungen in der Radmitte (RM) für alle vier Fahrbahn-
klassen berechnet und miteinander verglichen. Die Abbildung der Fahrbahn-
klassen sowie deren Eigenschaften sind im Abschnitt 3.4.3 zu entnehmen. 

 
Abbildung 7.26: Zeitverläufe der Längs- und Vertikalbeschleunigungen in RM für die Fahr-

bahnklassen A-B und D-E, Effektivwerte der Längs- und Vertikalbeschleuni-
gungen für vier Fahrbahnklassen 
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Es ist in Abbildung 7.26 zu erkennen, dass aufgrund der gekoppelten Längs- 
und Vertikaldynamik innerhalb des Reifen-Fahrwerk-Systems die Schwingun-
gen in der Radmitte bei der rauen Fahrbahnklasse D-E während des gesamten 
simulierten Vorgangs nicht nur in der Vertikalrichtung, sondern auch in der 
Längsrichtung viel größer sind als bei der ebenen Fahrbahnklasse A-B. Der 
Effektivwert der Längsbeschleunigung ist bei der Fahrbahnklasse D-E ca. 5-
fach größer als der bei der Fahrbahnklasse A-B, während in der Vertikalrich-
tung der Effektivwert bei der rauen Fahrbahnklasse D-E knapp 8-fach größer 
ist als bei der ebenen Fahrbahnklasse A-B. Werden die Längs- und Vertikal-
beschleunigung in der experimentellen Untersuchung in Abbildung 7.9 mit de-
nen in Abbildung 7.26 verglichen, wird klar, dass die experimentell unter-
suchte Safety-Walk-Fahrbahn in die Fahrbahnklasse A-B einzuordnen ist. 

In Abbildung 7.27 sind die Zeitverläufe des Bremsschlupfes während dersel-
ben ABS-Regelung mit der originalen sowie mit den beiden modifizierten 
Schlupfberechnungsmethoden für die Fahrbahnklassen A-B und D-E aufgetra-
gen. Zur Veranschaulichung der wichtigen Details werden hier nur die Druck-
aufbauphase und ein Teil der Regelungsphase (die ersten 0,35 Sekunden ab 
Bremsbeginn) dargestellt. 

 
Abbildung 7.27: Bremsschlupfverläufe aus drei Schlupfberechnungsmethoden für die Fahrbahn-

klassen A-B und D-E 
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Es ist in Abbildung 7.27 zu erkennen, dass im ersten Bereich bis zu ca. 𝑡 =
0,08	𝑠, in dem der Druckaufbau stattfindet, der Radbremsschlupf mit Korrek-
turen bei beiden Fahrbahnklassen geringer ist als im Originalverlauf. Dies 
wurde auch bereits in Abschnitt 7.3.2 aufgrund der Versuchsergebnisse fest-
gestellt. Im zweiten Bereich, in dem die ABS-Regelung stattfindet, sind die 
Unterschiede bei den modifizierten Schlupfberechnungsmethoden ebenfalls 
auf die Berücksichtigung der jeweils in Formel (7.100) und Formel (7.101) 
enthaltenen Einflussgrößen zurückzuführen. Dabei ist es besonders wichtig zu 
beachten, dass die Unterschiede zwischen dem orginalen und dem modifizier-
ten Bremsschlupf während der ABS-Regelung bei der rauen Fahrbahn deutlich 
größer sind als bei der ebenen Fahrbahn, insbesondere der Unterschied zwi-
schen dem originalen und dem achs- und reifendynamikkompensierten Brems-
schlupf (Mod. 2). Das heißt, dass die Achs- und insbesondere die Reifen-
schwingungen durch größere Fahrbahnunebenheiten viel stärker angeregt 
werden können. Dies wird durch die simulierten Längsgeschwindigkeiten des 
Radmittelpunktes �̇�$ , die simulierten relativen Längsgeschwindigkeiten �̇�-= 
und �̇�-@  sowie die simulierten relativen Drehgeschwindigkeiten 𝑟)*+�̇�-=  bei 
den beiden Fahrbahnklassen in Abbildung 7.28 bestätigt. 

 
Abbildung 7.28: Zeitverläufe der Längsgeschwindigkeiten in der Radmitte, der relativen Längs-

geschwindigkeiten des Reifengürtels, der relativen Längsgeschwindigkeiten 
der Kontaktmasse und der relativen Drehgeschwindigkeiten des Reifengürtels 
für die Fahrbahnklassen A-B und D-E 
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Der tatsächliche Radbremsschlupf zwischen Reifen und Fahrbahn weicht bei 
der rauen Fahrbahn wegen der Achs- und Reifendynamik viel stärker vom ori-
ginal berechneten Radbremsschlupf ab als bei der ebenen Fahrbahn, wie in 
Abschnitt 7.3.2 vermutet wurde. Aus diesem Grund sollte es sehr sinnvoll sein, 
den achsdynamikkompensierten Radschlupf 𝜆;1).9 oder, wenn die Messtech-
nik es möglich macht, den achs- und reifendynamikkompensierten Brems-
schlupf 𝜆;1).: als Sollschlupf 𝜆F1GG  im realen ABS-Regelkreis, insbesondere 
bei rauen Fahrbahnen, einzusetzen. 

In Abbildung 7.29 sind für alle Fahrbahnklassen die Standardabweichungen 
des Bremsdrucks 𝜎2, des Radbremsschlupfes 𝜎E und des Kraftschlussbeiwer-
tes 𝜎c, die aus den drei simulierten Schlupfberechnungsmethoden resultieren, 
dargestellt. Des Weiteren sind die aus den beiden modifizierten Schlupfberech-
nungsmethoden folgenden prozentualen Reduzierungen der Standardabwei-
chungen 𝜎2,%, 𝜎E,% und 𝜎c,% abgebildet. 

Wie aus Abbildung 7.29 hervorgeht, weisen alle Fahrbahnklassenvarianten 
durch die reduzierten Standardabweichungen aller Kenngrößen der ABS-Re-
gelung positive Optimierungspotenziale auf. Mit den modifizierten Schlupfbe-
rechnungsmethoden werden die Schwankungen des Bremsdrucks in der Rad-
bremse, des Bremsschlupfes und des Kraftschlussbeiwertes deutlich reduziert. 
Hierbei ist besonders zu beachten, dass durch die Berücksichtigung der Rei-
fendynamik (�̇�-=, �̇�-@ und	𝑟)*+�̇�-=) in der Schlupfberechnung bzw. durch den 
Einsatz der achs- und reifendynamikkompensierten Schlupfberechnungsme-
thode weitere Optimierungspotenziale der jeweiligen Kenngrößen im Ver-
gleich zur achsdynamikkompensierten Schlupfberechnung erreicht werden 
können. 
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Abbildung 7.29: Standardabweichungen und Optimierungspotenziale bei der ABS-Regelung mit 

modifizierten Schlupfberechnungsmethoden für vier Fahrbahnklassen 

Abbildung 7.30 zeigt die mittleren Kraftschlussbeiwerte 𝜇;H3 der drei Schlupf-
berechnungsmethoden und die prozentuale Erhöhung des mittleren Kraft-
schlussbeiwertes 𝜇;H3,% mit den modifizierten Schlupfberechnungsmethoden 
für alle Fahrbahnklassen. 
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Abbildung 7.30: Mittlere Kraftschlussbeiwertes und Optimierungspotenziale bei der ABS-Rege-

lung mit modifizierten Schlupfberechnungsmethoden für vier Fahrbahnklassen 

Wie aus Abbildung 7.30 hervorgeht, weisen alle Fahrbahnklassen positive Op-
timierungspotenziale bezüglich der Erhöhung der mittleren Kraftschlussbei-
werte während der ABS-Regelung mit den beiden modifizierten Schlupfbe-
rechnungsmethoden auf. Je höher der Fahrbahnklasse ist bzw. je rauer die 
Fahrbahnoberfläche ist, desto größer wird das Optimierungspotenzial. Es ist 
hier auch noch besonders wichtig zu beachten, dass durch die Berücksichti-
gung der Reifendynamik (�̇�-= , �̇�-@  und	𝑟)*+�̇�-= ) in der Schlupfberechnung 
bzw. durch den Einsatz der achs- und reifendynamikkompensierten Schlupf-
berechnungsmethode ein weiteres Optimierungspotenzial bezüglich der Erhö-
hung des mittleren Kraftschlussbeiwerts während der ABS-Regelung im Ver-
gleich zur achsdynamikkompensierten Schlupfberechnung erreicht werden 
kann. Je höher die Fahrbahnklasse ist, desto größer wird der Unterschied zwi-
schen den Optimierungspotenzialen der beiden modifizierten Schlupfberech-
nungsmethoden. 

Werden die Ergebnissen der experimentellen Untersuchung in Abbildung 7.12 
und Abbildung 7.13 mit den Simulationsergebnissen in Abbildung 7.29 und 
Abbildung 7.30 verglichen, kann festgestellt werden, dass, auch wenn die in 
der experimentellen Untersuchung ermittelten Optimierungspotenziale eben-
falls in der Simulationsuntersuchung zu finden sind, die Größenordnung der 
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Ergebnisse bezüglich der Fahrbahnklasse nicht miteinander übereinstimmen. 
Die Optimierungspotenziale der experimentellen Untersuchung bezüglich der 
Bremsdruck-, Bremsschlupf sowie der Kraftschlussbeiwertschwankungen fal-
len alle in die Kategorien der Fahrbahnklassen C-D und D-E, obwohl die un-
tersuchte Safety-Walk-Fahrbahn zur Fahrbahnklasse A-B gehört. Dies könnte 
sowohl auf die größere Komplexität in der experimentellen Untersuchungsum-
gebung als auch auf die vielen Störgrößen während der Messung zurückzufüh-
ren sein. Es könnte sein, dass der Safety-Walk-Belag zwar geringe Textur-
schwankungen aufwies, dass aber die Griffigkeitsschwankungen aufgrund des 
Fahrbahnverschleißes relativ groß waren. Derartige Griffigkeitsänderugnen 
können auch zu Schlupfschwankungen führen. 

Anhand der Simulationsergebnisse können auf Basis der am Anfang dieses 
Abschnittes vorgelegten offenen Fragen die folgenden Schlussfolgerungen 
herausgearbeitet werden. 

Die aus der experimentellen Untersuchung folgenden Optimierungspotenziale 
mit der achsdynamikkompensierten Schlupfberechnungsmethode wurden 
durch die simulationsgestützte Untersuchung bestätigt. Der gleiche Effekt wird 
in der Simulation trotz unterschiedlicher Größenordnung erkannt.  

Durch Einsatz der achsdynamikkompensierten sowie der achs- und reifendy-
namikkompensierten Schlupfberechnungsmethode im ABS-Regelkreis kann 
die Regelgüte der ABS-Regelung für alle Fahrbahnklassen verbessert werden. 
Mit Berücksichtigung der Reifendynamik in der Schlupfbestimmung werden 
die Optimierungspotenziale der genannten Kenngrößen verdoppelt oder sogar 
mehr als verdoppelt im Vergleich zu der Schlupfbestimmung, bei der lediglich 
die Achsdynamik berücksichtigt wird. Das bedeutet, dass die Reifendynamik 
ebenfalls eine sehr wichtige Rolle in der Bestimmung des tatsächlichen Brems-
schlupfes zwischen Reifen und Fahrbahn spielt. 

Je rauer die Fahrbahn ist, desto größer werden die Optimierungspotenziale des 
mittleren Kraftschlussbeiwertes bei den beiden modifizierten Schlupfberech-
nungsmethoden. Und je rauer die Fahrbahn ist, desto mehr Optimierungspo-
tenzial wird durch die Kompensation der Reifendynamik in der Schlupfbestim-
mung erreicht. Das bedeutet, dass mit zunehmender Fahrbahnunebenheit die 
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bei der ABS-Regelung angeregte Längsdynamik des Reifens eine immer we-
sentlichere Rolle in der Bestimmung des tatsächlichen Bremsschlupfes zwi-
schen Reifen und Fahrbahn spielt. 

Die Optimierungspotenziale der Bremsdruck-, Bremsschlupf- und Kraft-
schlussbeiwertsschwankungen befinden sich in einer ähnlichen Größenord-
nung bei allen Fahrbahnklassen, während das Optimierungspotenzial des mitt-
leren Kraftschlussbeiwertes signifikant überproportional mit steigender 
Fahrbahnklasse ansteigt. Mit der achsdynamikkompensierten Schlupfberech-
nungsmethode ist das Optimierungspotenzial des mittleren Kraftschlussbei-
wertes von nahezu null bei Fahrbahnklasse A-B auf 0,88% bei Fahrbahnklasse 
D-E gestiegen. Mit weiterer Berücksichtigung der Reifendynamik steigt das 
Optimierungspotenzial des mittleren Kraftschlussbeiwertes von 0,16% bei 
Fahrbahnklasse A-B auf 3,17% bei Fahrbahnklasse D-E an. 

Die Erwartung, dass der Einsatz der modifizierten Schlupfberechnungsmetho-
den größere Optimierungspotenziale auf einer raueren Fahrbahn ergeben kann, 
wurde durch die Simulationsergebnisse überprüft und bestätigt. 

7.5.3 Einfluss	der	Zustandsreglung	

In diesem Abschnitt erfolgt eine Diskussion der folgenden offenen Fragen für 
die bereits in Abschnitt 7.4 beschriebene Optimierungsmaßnahme der ABS-
Regelung mit Zustandsregelung:  

1) Können die aus dieser Optimierungsmaßnahme resultierenden Opti-
mierungspotenziale durch die Simulationsergebnisse bestätigt wer-
den? 

2) Wenn ja, unterscheiden sich diese Optimierungspotenziale bei ver-
schiedenen Fahrbahnunebenheiten? 

3) Wenn ja, in welcher Größenordnung liegen die Unterschiede? 

Um die oben genannten Fragen zu beantworten, werden Simulationen der 
Bremsung mit ABS-Regelung bei allen Fahrbahnunebenheitsvarianten mit und 
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ohne zusätzlichen Zustandsregler durchgeführt und die Simulationsergebnisse 
miteinander verglichen. 

In Abbildung 7.31 sind die Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längs-
beschleunigungen in der Radmitte (RM) bei den Fahrbahnklassen A-B und D-
E jeweils mit und ohne Zustandsregelung aufgetragen. 

 
Abbildung 7.31: Zeitverläufe und Amplitudenspektren der Längsbeschleunigungen in RM bei 

der ABS-Regelung ohne und mit Zustandsregler für die Fahrbahnklassen A-B 
und D-E 

Es ist in Abbildung 7.31 zuerst zu beobachten, dass durch die Kopplung bzw. 
Zusammenarbeit des ABS-Reglers mit dem zusätzlichen Zustandsregler die 
Schwingungsampliutden in der Längs- und Vertikalrichtung im Bereich des 
ABS-geregelten Bremsvorgangs bei beiden Fahrbahnklassen deutlich redu-
ziert werden können, wie es in Abschnitt 7.4 auch die Versuchsergebnisse am 
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Prüfstand gezeigt haben. Gemäß den Amplitudenspektren liegt bei beiden 
Fahrbahnklassen die größte Reduzierung der Schwingungsamplitude im Fre-
quenzbereich der longitudinale Achsresonanz (Mode1: 10 – 35 Hz), wie es 
auch die Versuchsergebnisse in Abbildung 7.22 zeigen. Im höheren Frequenz-
bereich, wo die nullte Torsionsmode des Reifens (Mode3: 35 – 60 Hz) und die 
translatorische sowie rotatorische Starrschwingungsmode des Reifens 
(Mode4: 60 – 120 Hz) liegen, ist ebenfalls eine leichte Verringerung der 
Schwingungsamplitude zu erkennen. 

In Abbildung 7.32 werden die Optimierungspotenziale bezüglich der Effektiv-
werte der Längsbeschleunigung in der Radmitte bei den vier Fahrbahnklassen 
verglichen. 

 
Abbildung 7.32: Effektivwerte und Optimierungspotenziale der Längsbeschleunigung in RM 

bei der ABS-Regelung mit Zustandsregler für vier Fahrbahnklassen 

Die Ergebnisse in Abbildung 7.32 zeigen, dass sich die Optimierungspotenzi-
ale der Längsbeschleunigung in der Radmitte mit zunehmender Fahr-
bahnunebenheit vergrößern. Je rauer die Fahrbahn ist, desto stärker wird die 
Längsschwingung in der Radmitte bei der ABS-Regelung durch die Zustands-
regelung reduziert. Werden die Effektivwerte und Optimierungspotenziale in 
Abbildung 7.32 mit denen aus der experimentellen Untersuchung in Abbildung 
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7.23 verglichen, kann beobachtet werden, dass die Optimierungspotenziale aus 
der experimentellen Untersuchung für alle Messreifen viel größere Werte er-
reichen, obwohl die gemessenen und simulierten Effektivwerte der Längsbe-
schleunigung in der Radmitte bezüglich der Größenordnung gut miteinander 
übereinstimmen. Die Zahlenwerte der Optimierungsprotenziale aus der expe-
rimentellen Untersuchung sind mit den simulierten Zahlenwerten der Optimie-
rungsprotenziale bei den Fahrbahnklassen C-D und D-E vergleichbar, obwohl 
die untersuchte Safety-Walk-Fahrbahn zur Fahrbahnklasse A-B gehört. 

In Abbildung 7.33 werden die Standardabweichungen des Bremsdrucks 𝜎2, 
des Radbremsschlupfes 𝜎E und des Kraftschlussbeiwertes 𝜎c	der ABS-Rege-
lung ohne und mit Zustandsregler sowie die prozentualle Reduzierung der 
Standardabweichung 𝜎2,%, 𝜎E,% und 𝜎c,% durch den Einsatz des Zustandsreg-
lers für alle Fahrbahnklassen dargestellt. 

Wie aus Abbildung 7.33 hervorgeht, weisen alle Fahrbahnklassen positive Op-
timierungspotenziale infolge der reduzierten Standardabweichungen aller 
Kenngrößen der ABS-Regelung auf. Mit dem zusätzlichen Zustandsregler 
werden die Schwankungen des Bremsdrucks in der Radbremse, des Radbrems-
schlupfes und des Kraftschlussbeiwertes deutlich reduziert.  
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Abbildung 7.33: Standardabweichungen und Optimierungspotenziale bei der ABS-Regelung mit 

Zustandsregelung für vier Fahrbahnklassen 

Abbildung 7.34 stellt die mittleren Kraftschlussbeiwerte 𝜇;H3 der ABS-Rege-
lung ohne und mit dem Zustandsregler sowie die prozentuale Erhöhung des 
mittleren Kraftschlussbeiwertes 𝜇;H3,% durch den Einsatz des Zustandsreglers 
für alle Fahrbahnklassen dar. 
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Abbildung 7.34: Mittlere Kraftschlussbeiwerte und Optimierungspotenziale des mittleren Kraft-

schlussbeiwertes bei der ABS-Regelung mit Zustandsregler für vier Fahrbahn-
klassen 

Wie aus Abbildung 7.34 hervorgeht, zeigen sich bei allen Fahrbahnklassen po-
sitive Optimierungspotenziale der ABS-Regelung aufgrund des zusätzlichen 
Zustandsreglers. Außerdem nehmen die relativen Optimierungspotenziale dra-
matisch mit zunehmender Fahrbahnunebenheit zu. Je höher die Fahrbahn-
klasse ist, desto größer wird das Optimierungspotenzial. Im Vergleich zur 
Fahrbahnklasse A-B, wo das Optimierungspotenzial minimal ist, steigt das re-
lative Optimierungspotenzial bezüglich der Erhöhung des mittleren Kraft-
schlussbeiwertes während der ABS-Regelung bei der Fahrbahnklasse D-E auf 
den Wert 1,76% an. 

Werden die Ergebnissen der experimentellen Untersuchung in Abbildung 7.24 
und Abbildung 7.25 mit den Simulationsergebnissen in Abbildung 7.33 und 
Abbildung 7.34 verglichen, ist ebenfalls zu beobachten, dass, obwohl die in 
der experimentellen Untersuchung erfolgten Optimierungspotenziale ebenfalls 
in der Simulationsuntersuchung zu finden sind, die Größenordnung der Ergeb-
nisse bezüglich der Fahrbahnklasse miteinander nicht übereinstimmt, wie es 
bereits in Abschnitt 7.5.2 der Fall ist. Die Optimierungspotenziale der experi-
mentellen Untersuchung bezüglich der Bremsdruck-, Bremsschlupf sowie der 
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Kraftschlussbeiwertsschwankungen fallen alle in die Kategorien von Fahr-
bahnklasse C-D und D-E, obwohl die untersuchte Safety-Walk-Fahrbahn zur 
Fahrbahnklasse A-B gehört.  

Somit lassen sich durch die Simulationsergebnisse die folgenden Schlussfol-
gerungen bezüglich der am Anfang dieses Abschnittes vorgelegten offenen 
Fragen herausarbeiten. 

Die bei der experimentellen Untersuchung ermittelten Optimierungspotenziale 
mit dem Zustandsregler im ABS-Regelkreis wurden durch die simulationsge-
stützte Untersuchung bestätigt. Der gleiche Effekt wird in der Simulation er-
kannt, aber bezüglich der Fahrbahnklasse mit unterschiedlicher Größenord-
nung.  

Durch die Koppelung des zusätzlichen Zustandsreglers mit dem aktuellen 
ABS-Regler im ABS-Regelkreis kann die Regelgüte der ABS-Regelung für 
alle Fahrbahnklassen verbessert werden. Je rauer die Fahrbahn ist, desto größer 
wird das Optimierungspotenzial. 

Die Optimierungspotenziale der Bremsdruck-, Bremsschlupf- und Kraft-
schlussbeiwertsschwankungen befinden sich bei allen Fahrbahnklassen in ei-
ner ähnlichen Größenordnung, während das Optimierungspotenzial des mitt-
leren Kraftschlussbeiwertes signifikant überproportional mit zunehmender 
Fahrbahnunebenheit ansteigt. Mit dem gekoppelten Zustandsregler ist das Op-
timierungspotenzial des mittleren Kraftschlussbeiwertes von nahezu null bei 
Fahrbahnklasse A-B auf 1,76% bei Fahrbahnklasse D-E angestiegen. 

Die Erwartung, dass die Optimierungsmaßnahme mit Zustandsregelung auf 
rauerer Fahrbahn größere Optimierungspotenziale ergeben kann, wurde durch 
die Simulationsergebnisse überprüft und bestätigt. 
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8 Zusammenfassung	und	Ausblick	

Im Rahmen der vorligenden Arbeit wird ein Verfahren zur optimierten Ansteu-
erung der hydraulischen Bremsanlage und somit zur Optimierung des Brems-
vorgangs mit Berücksichtigung von möglichen Einflussfaktoren aus Reifen, 
Fahrwerk und Fahrbahnunebenheit erarbeitet. Das vorliegende Kapitel gibt 
eine zusammenfassende Übersicht über die geleisteten Arbeiten und schließt 
mit einem Ausblick ab. 

8.1 Zusammenfassung	

Aufbauend auf einem Überblick über den aktuellen Forschungsstand wird in 
Kapitel 1 die Motivation und Zielsetzung der angefertigten Arbeit durch drei 
wichtige Forschungsfragen sowie Teilfragen abgeleitet. Die zentrale Hypo-
these dieser Arbeit, welche besagt, dass der Bremsvorgang durch eine opti-
mierte Ansteuerung der hydraulischen Bremsanlage zur Reduzierung der ne-
gativen Schwingungen und Kraftschwankungen im Reifen-Fahrwerk-System 
verbessert werden kann, wird erläutert. Ein besseres Verständnis der brems- 
und fahrbahnerregten Schwingungen und Kraftschwankungen im Reifen-Fahr-
werk-System sowie deren Interaktion mit der Kraftübertragung im Reifen-
Fahrbahn-Kontakt und dem ABS-Regelsystem bildet die Basis für diese Hy-
pothese. 

Ausgehend von der Zielsetzung werden in Kapitel 2 die zum Verständnis die-
ser Arbeit erforderlichen Grundlagen erläutert. Anhand einer anschließenden 
Analyse der Optimierungsmöglichkeiten des Bremsvorgangs wird darauf hin-
gewiesen, dass der Bremsvorgang immer weiter optimiert werden kann, wenn 
die Schlupfschwankung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt stärker reduziert oder 
der mittlere Kraftschlussbeiwert weiter erhöht werden können. Das Teilkapitel 
2.2 beschreibt die Ursache der Schlupfschwankung und analysiert mit Hilfe 
von einem mechanischen Ersatzmodell des Viertelfahrzeugs die Schwingungs-
formen des Reifen-Fahrwerk-Systems, die bis zu 150 Hz in der Längs- und 
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Vertikalrichtung dominieren, die Einflüsse des Bremsmomentes und der Fahr-
bahnunebenheiten sowie die Wechselwirkungen der Bremsmoment- und Fahr-
bahnerregung auf die Schwingungseigenschaften. Die theoretische Analyse 
bestätigt, dass die während des Bremsvorgangs angeregte Reifen- und Radauf-
hängungsdynamik im Reifen-Fahrwerk-System zu Schlupf- und deshalb auch 
zu Bremskraftschwankungen beitragen kann. Unter Berücksichtigung der ana-
lysierten Schwingungseigenschaften wird im Teilkapitel 2.3 eine systemati-
sche Analyse der Optimierungsmöglichkeiten ausgehend von der allgemeinen 
Funktionsweise des ABS-Bremssystems und dessen Bestandteilen diskutiert. 
Dabei werden zwei Optimierungsmaßnahmen bezüglich der Schlupfberech-
nung und der Zustandsreglung genannt. Auf Basis der beiden Ansätze bauen 
die wesentlichen Untersuchungen der vorliegenden Arbeit auf. 

Im Kapitel 3 werden die verwendeten Versuchswerkzeuge, welche zur Umset-
zung der vorliegenden Arbeit erforderlich sind, vorgestellt. Ein realer Fahrver-
such zeigt, dass die Horizontalbewegung des Rades gegenüber dem Fahrzeug-
aufbau wegen der Fahrwerkelastizität von unter 1 cm bei Teilbremsungen auf 
bis zu 4 cm bei Vollbremsungen, bei denen die ABS-Funktion aktiviert wird, 
steigt und bestätigt damit die Notwendigkeit der Beantwortung von drei For-
schungsfragen, die der vorliegenden Arbeit zugrunde liegen. Im weiteren Ver-
lauf von Kapitel 3 werden der im Rahmen dieser Arbeit verwendete Versuchs-
aufbau, die Messtechnik, die Auswertung und die Simulationsmodelle auf 
Basis eines Gesamtkonzepts der experimentellen Untersuchung eines Reifen-
Fahrwerk-Bremssystems am Prüfstand beschrieben. Zu diesem Aufbau gehört 
eine neu entwickelte hyraulische ABS-Bremsanlage am Prüfstand, in der ein 
Serien-ABS-Hydroaggregat zur Erweiterung der Ansteuerbarkeit mit gewissen 
Modifikationen in den Bremskreis am Prüstand intergiert wird. Die dabei ent-
wickelte modifizierte hydrauliche ABS-Bremsanlage ermöglicht, komplexe 
bzw. benutzerdefinierte Bremsdruckverläufe in der Radbremse einzustellen 
sowie benutzerdefinierte ABS-Regelalgorithmen am Prüfstand zu implemen-
tieren. 

Kapitel 4 und 5 bilden die Grundsteine zur Erkennung der Reifeneigenschaften 
sowie Schwingungseigenschaften des Reifen-Radaufhängung-Systems. Als 
wesentliche Einflussfaktoren der Reifenbauart werden die Seitenwandstruktur 
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und die Laufstreifenmischung festgelegt. Dabei werden die Reifenvarianten 
gleicher Laufstreifenmischung, aber unterschiedlicher Struktur (Runflatreifen 
und Standardreifen mit gleicher Laufstreifenmischung) und die genau umge-
kehrten Reifenvarianten (Sommerreifen und Winterreifen mit gleicher Struk-
tur, aber mit unterschiedlichem Laufstreifen) gezielt ausgewählt. Zur Erfas-
sung grundlegender Reifeneigenschaften werden Steifigkeitsmessungen sowie 
Umfangskraft-Schupf-Messungen an der Radführung des Innentrommel-Prüf-
standes (IPS) durchgeführt. Zur Ermittlung von Schwingungseigenschaften 
des Reifen-Fahwerk-Systems und zur Differenzierung von Reifen werden die 
untersuchten Reifenvarianten mit derselben McPherson-Radaufhängung mit 
Hilfe einer Adaptereinrichtung am IPS-Prüstand betrieben. Um die Schwin-
gungseigenschaften in Längs- und Vertikalrichtung unabhängig voneinander 
untersuchen und den Einfluss der Fahrbahnunebenheit auf die Schwingungen 
in beide Richtungen trennen zu können, kommen Schlagleisten verschiedener 
Querschnitte als Anregungsquellen zum Einsatz. Zur Ermittlung der Längsei-
genschaften werden mit dem Reifen-Fahrwerk-System Schlagleisten gleicher 
Höhe, aber unterschiedlicher Flankenneigung überfahren. Zur Ermittlung der 
Vertikaleigenschaften wird bei gleicher Querschnittsform die Höhe der 
Schlagleiste variiert. Das Schwingungsverhalten wird jeweils durch Darstel-
lung von Zeitverlauf und Amplitudenspektrum sowie mit Hilfe von Kennwert-
bildungen analysiert. Zum Schluss von Kapitel 5 wird eine Zusammenfassung 
der Wirkungen der genannten Einflussfaktoren auf das Schwingungsverhalten 
des Reifen-Fahrwerk-Systems gegeben. 

Neben den Schwingungseigenschaften unter Fahrbahnanregungen wird in Ka-
pitel 6 das Schwingungsverhalten des aufgebauten Reifen-Fahrwerk-Brems-
systems unter verschiednen Bremsbedingungen untersucht, wobei die anregen-
den transienten Kräfte in Längsrichtung über den Bremsdruckaufbau variiert 
werden. Zur Untersuchung der Bremskraftübertragung bei einem stationären 
Bremsvorgang werden rampenförmige Bremsdruckverläufe mit langsamem 
Druckanstiegsgradient (Gradient = ca. 8 bar/s) in der Radbremse erzeugt. Der 
Vergleich der 𝜇 -Schlupf-Kurve im stationär belasteten Reifen-Fahrwerk-
Bremssystem mit der stationär an einer starren Radführung gemessenen 𝜇-
Schlupf-Kurve des Reifens zeigt eine sehr gute Übereinstimmung für alle un-
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tersuchten Reifen. Beim Erzeugen von Bremsdruckverläufen mit hohen An-
stiegsgradienten (Gradient = ca. 1000 und 2000 bar/s) wird das Reifen-Fahr-
werk-System durch einen transienten Bremsvorgang beansprucht, wobei die 
Schwingungen am Radträger deutlich angeregt werden. Der Vergleich der 𝜇-
Schlupf-Kurven im stationär und transient belasteten Reifen-Fahrwerk-Brems-
system zeigt einerseits einen verlangsamten Anstieg des Kraftschlussbeiwertes 
mit zunehmendem Bremsschlupf und andererseits eine Absenkung des maxi-
malen Kraftschlussbeiwerts beim transienten Bremsvorgang bei allen drei 
Sommerreifen. Mit Hilfe des mechanischen Ersatzmodells lässt sich der erste 
Effekt mit dem Einfluss der beim transienten Bremsvorgang angeregten Achs- 
und Reifendynamik auf den Bremsschlupf erklären. Dabei wird experimentell 
und simulatorisch bestätigt, dass sowohl die longitudinale Achsschwingung als 
auch die translatorische bzw. rotatorischen Gürtelschwingung des Reifens ei-
nen signifikanten Einfluss auf die Bestimmung des Bremsschlupfs haben. Der 
zweite Effekt wird im Rahmen der vorliegenden Arbeit nicht geklärt und bleibt 
demnach als Forschungsthema für die Zukunft offen. In Teilkapitel 6.2 werden 
die in Kapitel 2 theoretisch analysierten Wechselwirkungen der Bremsmo-
ment- und Fahrbahnanregungen experimentell überprüft. Dabei werden ein 
rauer Beton-Fahrbahnbelag eingesetzt und sprungförmige Bremsdruckver-
läufe durch das Bremssystem erzeugt. Die Versuchsergebnisse bestätigen, dass 
die fahrbahninduzierten Längsschwingungen in der Radmitte mit zunehmen-
dem stationärem Bremsdruck in der Radbremse deutlich steigen. Dies bedeu-
tet, dass bei einem stationären Bremsmoment auf hohem Niveau am Rad, wie 
z. B. bei der ABS-Regelung, die Fahrbahnunebenheiten einen wesentlichen 
Einfluss auf die longitudinale Schwingung in der Radmitte haben und somit 
die Schlupfschwankungen vergrößern und die Kraftübertragung zwischen Rei-
fen und Fahrbahn negativ beeinflussen können. Auf Basis des Versuchsauf-
baus wird in Teilkapitel 6.3 zusätzlich eine Schlagleiste auf der Beton-Fahr-
bahn montiert und die Untersuchung um eine hochfrequente Radlaständerung 
während eines Bremsvorangs erweitert. Die Analyse der Schlupfänderung und 
Bremskraftänderung infolge einer hochfrequenten Radlaständerung bestätigt 
die Literaturangabe in [Niem06], dass die hochfrequente Radlaständerung 
beim Bremsvorgang keinen signifikanten Einfluss auf die mittlere Bremskraft 
bzw. den mittleren Kraftschlussbeiwert hat, zumindest, solange es sich um ei-
nen kurzzeitigen Vorgang infolge einer einzelnen Schlagleiste handelt. 
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Kapitel 7 behandelt den Aufbau eines ABS-Regelkreises auf Basis der in Ka-
pitel 3 entwickelten modifizierten hydraulichen ABS-Bremsanlage und dem-
nach die Umsetzung von zwei Optimierungsmaßnahmen der ABS-Regelung 
am Prüfstand. In Teilkapitel 7.1 gliedert sich der Aufbau des ABS-Regelkrei-
ses in drei wesentlichen Modulen (Schlupfberechnung, Bremschlupfregler und 
Ventilansteuerung), die jeweils mit verschiedenen Berechnungsprogrammen 
flexibel konfiguriert werden können. Eine Standardkonfiguration wird in Teil-
kapitel 7.2 anhand der Versuchsergebnissen festgelegt. Dabei wird bestätigt, 
dass insbesondere die longitudinale Achsresonanz während der ABS-Rege-
lung deutlich angeregt werden kann. Ausgehend von der Standardkonfigura-
tion des ABS-Regelkreises lässt sich in Teilkapitel 7.3 die erste Optimierungs-
maßnahme mit Annahme einer modifizierten Schlupfberechnungsmethode im 
Modul der Schlupfberechnung am Prüfstand untersuchen. Dabei wird der Ist-
Schlupf während der ABS-Regelung durch die angeregte Achsdynamik korri-
giert, indem man die an der Radnabe gemessene Längsgeschwindigkeit in der 
Schlupfberechnung berücksichtigt. Die Versuchsergebnisse zeigen, dass bei 
den untersuchten Reifen eine Erhöhung des mittleren Kraftschlussbeiwertes 
bei der ABS-Regelung um 0,60% bis 1,83% erreicht wird und die Bremsdruck-
, Schlupf- und Kraftschlussbeiwertsschwankungen deutlich reduziert werden. 
Als zweite Optimierungsmaßnahme wird in Teilkapitel 7.4 ein Zustandsregler 
in den aufgebauten Standard-ABS-Regelkreis integriert, um während der 
ABS-Regelung die Achsdynammik gezielt anzusteuern. Dabei werden die am 
Radträger gemessene Längs- und Vertikalgeschwindigkeit als zurückführen-
der Zustand während der ABS-Regelung geregelt. Die Ergebnisse zeigen ne-
ben der Schwankungsreduzierung, dass mit den untersuchten Reifen eine Er-
höhung des mittleren Kraftschlussbeiwertes während der ABS-Regelung um 
1,08% bis 1,63% zu erreichen ist. Zum Schluss von Kapitel 7 wird die Erwar-
tung, dass auf gröberen Fahrbahnen ein größeres Optimierungspotenzial als 
auf feinen, gleichmäßigen Fahrbahnoberflächen vorhanden ist, für die beiden 
Optimierungsmaßnahmen in Teilkapitel 7.5 simulationsgestützt für vier Fahr-
bahnklassen überprüft. Ferner wird eine zweite Modifikation der Schlupfbe-
rechnungsmethode mit Berücksichtigug von sowohl Achsdynamik als auch 
Reifendynamik vorgestellt und untersucht, die wegen mangelnder Messtech-
nik zur Analyse der Gürtelschwingungen des Reifens nicht experimentell un-
tersucht werden kann. Mit der weiteren Kompensation der Reifendynamik in 
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der Schlupfberechnung ergibt sich bei allen Fahrbahnklassen eine mehr als 
doppelte Erhöhung der Optimierungspotenziale. Die simulationsgestützte Un-
tersuchung bestätigt eine deutliche Erhöhung der Optimierungspotenziale des 
mittleren Kraftschlussbeiwertes mit zunehmenden Fahrbahnunebenheiten, die 
in der zufünftigen Forschung durch Prüfstandsmessungen versuchstechnisch 
zu überprüfen ist. 

8.2 Ausblick	

Einige Themen konnten im Rahmen dieser Arbeit nicht weiterverfolgt werden.  

Der in Kapitel 6 beobachtete Effekt, dass der maximale Kraftschlussbeiwert 
bei transienten Bremsvorgängen niedriger als bei stationären Bremsvorgängen 
ist, wurde im Rahmen der vorliegenden Arbeit nicht geklärt.  

Desweiteren bestehen noch viele Möglichkeiten, den Zustandsregler mit Hilfe 
von Messtechnik sowie Simulationstools zu verbessern. Da das Hauptziel der 
vorliegenden Arbeit vor allem ist zu klären, ob überhaupt ein Optimierungs-
potenzial bei der ABS-Regleung durch die optimierte Ansteuerung der hyd-
raulichen Bremsanlage erreicht werden kann, werden beim Entwurf des aktu-
ellen Zustandsreglers möglichst einfache Ansätze sowohl bei der 
Zustandsrückführung als auch bei der Kopplung des Zustandsreglers mit dem 
Bremsschlupfregler verwendet. 

Ferner wurden im Rahmen der vorliegenden Arbeit die Optimierungsmaßnah-
men nur auf einer Fahrbahnunebenheit unter der Standardbetriebsbedingung 
untersucht. So kann das in der vorliegenden Arbeit entwickelte Optimierungs-
verfahren auf weitere Betriebsbedingungen erweitert und die Reproduzierbar-
keit der Messergebnisse überprüft werden. Der Effekt, dass die Optimierungs-
potenziale bei rauer Fahrbahn noch größer werden können, wurde durch 
simulationsgestützte Untersuchungen bestätigt. Somit steht eine Validierung 
der Simulationsergebnisse durch Vergleich mit Messergebnissen noch aus. Die 
Sensitivitäten der Optimierungspotenziale gegenüber anderen Faktoren wie z. 
B. Reifen- und Fahrwerkparametern können ebenfalls in Zukunft durch Expe-
rimente oder Simulationen analysiert werden. 
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A	 Anhang	

A.1	 Linearisierung	des	Berechnungsmodells	

Kleine Änderungen aller Zustandsvariablen (durch hochgestelltes ~ gekenn-
zeichnet) um deren stationären Werte (durch tiefgestellte 0 gekennzeichnet) 
werden für die Linearisierung aller Bewegungsgleichungen vorausgesetzt. Die 
Zustandsvariablen ergeben sich zu: 

 𝑧0 = 𝑧0& + �̃�0  

 𝑥$ = 𝑥$& + �̄�$  

 𝑧$ = 𝑧$& + �̃�$  

 𝜃$ = 𝜃$& + 𝜃®$  

 𝑥= = 𝑥=& + �̄�=  

 𝑧= = 𝑧=& + �̃�=  

 𝜃= = 𝜃=& + 𝜃®=  

 𝑥@ = 𝑥@& + �̄�@  

 𝜆 = 𝜆& + 𝜆±  

Von den stationären Werten der Systemzustände sind nur die stationären Zu-
stände der Drehgeschwindigkeiten der Radnabe �̇�$ und des Reifengürtels �̇�= 
von Bedeutung, da sie dem stationären Zustand des gebremsten Rades in der 
Drehrichtung entsprechen.  

 �̇�$ = Ω+ 𝜃®̇$  
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 �̇�= = Ω+ 𝜃®̇=  

Die dynamischen Eingangsgrößen des linearisierten Modells werden auch als 
sehr kleine Änderungen um deren stationären Werte angenommen: 

 𝑀$* = 𝑀$*& +𝑀²$*  

 ℎ? = ℎ?& + ℎ®?  

Mit Vernachlässigung der Komponenten zweiter oder höherer Ordnung lauten 
die linearisierten Kräfte und Momente: 

 ∆𝐹®( = (1 + 𝐷𝐵) ∙ M−𝐹®@%N ∙
ℎ
𝑙 ∙
(1 − 𝑋)  

 𝐹®0$% = 𝑘$% �̇̄�$ + 𝑐$%�̄�$  

 𝐹®0$" = 𝑘$"M�̇̃�$ − �̇̃�0N + 𝑐$"(�̃�$ − �̃�0)  

 𝐹®$=% = 𝑘=%M�̇̄�= − �̇̄�$N + 𝑐=%(�̄�= − �̄�$) − 𝑘="Ω(�̃�= − �̃�$)  

 𝐹®$=" = 𝑘="M�̇̃�= − �̇̃�$N + 𝑐="(�̃�= − �̃�$) + 𝑘=%Ω(�̄�= − �̄�$)  

 𝑀²$=* = 𝑘=A T𝜃®̇= − 𝜃®̇$U + 𝑐=AM𝜃®= − 𝜃®$N  

 𝐹®=@% = 𝑘@%M�̇̄�@ − �̇̄�=N + 𝑐@%(�̄�@ − �̄�=)  

 𝐹®=@" = 𝐹®@"  

 𝑀²=@* = −𝑟)*+𝐹®=@%  

 𝐹®@% = �̄�𝐹@"& + 𝜇&𝐹®@" = 𝐶E𝜆±𝐹@"& + 𝜇&𝑐@"Mℎ®? − �̃�=N  

 𝐹®@" = 𝑐@"Mℎ®? − �̃�=N  
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 𝑀²@* = −𝑟)*+𝑓-𝐹®@"  

 𝑉®@4% = �̇̄�@ − 𝑟)*+𝜃®̇=  

Und die linearisierte Version der Bewegungsgleichungen ergibt sich als: 

 𝑚0 �̈̃�0 = 𝐹®0$" + ∆𝐹®(  

 𝑚$ �̈̄�$ = 𝐹®$=% − 𝐹®0$%  

 𝑚$ �̈̃�$ = 𝐹®$=" − 𝐹®0$"  

 𝐽$*𝜃®̈$ = 𝑀²$=* −𝑀²$*  

 𝑚= �̈̄�= = 𝐹®=@% − 𝐹®$=%  

 𝑚= �̈̃�= = 𝐹®=@" − 𝐹®$="  

 𝐽=*𝜃®̈= = 𝑀²@* +𝑀²=@* −𝑀²$=*  

 𝑚@ �̈̄�@ = 𝐹®@% − 𝐹®=@%  

 𝜎@𝜆±̇ + |𝑉(|𝜆± = −𝑉®@4%  
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A.2	 Modifiziertes	ABS-Hydroaggregat	

 
Abbildung A.1: Stufenweiser Druckaufbau 

 
Abbildung A.2: Schwankender Druckaufbau 
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A.3	 Steifigkeitsmessung	

Messverfahren der Längssteifigkeit 

Zur Messung der Längssteifigkeit wird der Reifen zunächst langsam in verti-
kaler Richtung auf die Innentrommel bis 𝐹" = 0.5 ∙ 𝐿𝐼 (LI: Load Index) zuge-
stellt. Die Trommel wird dann langsam verdreht, bis die Haftungsgrenze des 
Reifens erreicht wird, das heißt, der Reifen gleitet ab diesem Zeitpunkt auf der 
Trommel. Während der Messung wird die Radbremse aktiviert, um die Rad-
drehung zu vermeiden. Aufgezeichnet werden die Umfangskraft an der Mess-
nabe und die Verdrehung bzw. der Verschiebeweg der Innentrommel in der 
Umfangsrichtung. Abbildung A.3 zeigt den Versuchsaufbau und das Messver-
fahren für diese Messung. 

 
Abbildung A.3: Versuchsaufbau für die Messung der Längssteifigkeit 

Messverfahren der Vertikalsteifigkeit 

Zur Messung der Vertikalsteifigkeit wird der Reifen, der an der Messnabe 
montiert wird, langsam in Vertikalrichtung auf die ebene Platte zugestellt, bis 
dieser kurz vor dem Berühren der horizontal ausgerichteten ebenen Fläche 
steht. Ausgehend von dieser Position beginnt die Messung der Einfederung. 
Der Reifen wird langsam weiter nach unten gegen die ebene Platte eingefedert, 
bis die gewünschte Radlast erreicht wird, und dann langsam wieder auf die 
Startposition ausgefedert. Während der Messung werden die Radlast und die 
Vertikalverschiebung des Rades aufgezeichnet. Der Versuchsaufbau und das 
Messverfahren für diese Messung werden in Abbildung A.4 gezeigt. 
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Abbildung A.4: Versuchsaufbau für die Messung der Vertikalsteifigkeit 

A.4	 Bremsdruck	in	der	Radbremse	

Bei der Einstellung eines vorgegebenen stationären Bremsdrucks in der Rad-
bremse wird geprüft, ob die Bremsdruckschwankungen bei verschiedenen 
Druckniveaus stabil bleiben. Zur Bewertung der Druckschwankung kommt die 
Standardabweichung zum Einsatz. In Abbildung A.5 werden die Standardab-
weichungen des Bremsdrucks über den während der Druckhaltephase in der 
Radbremse eingestellten stationären Bremsdruck dargestellt. 

 

Abbildung A.5: Standardabweichungen des Bremsdrucks über Mittelwerte während der Druck-
haltphase 

Die Ergebnisse zeigen, dass die Standardabweichung des Bremsdrucks in der 
Radbremse nicht signifikant von dem eingestellten statonären Bremsdruck be-
einflusst wird. Die Bremsdruckschwankungen verändern sich bei einem grö-
ßeren mittleren Bremsdruck nicht wesentlich. 
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A.5	 Vollständiges	Zustandsraummodell	

Die 14×14 Systemmatrix 𝐴 setzt sich aus 14 Zeilenvektoren zusammen. 

 𝐴 = [𝐴9; 𝐴:; 𝐴B; 𝐴C; 𝐴h; 𝐴i; 𝐴n; 𝐴X; 𝐴Y; 𝐴9&; 𝐴99; 𝐴9:; 𝐴9B; 𝐴9C]  

Der jeweilige Zeilenverktor ergibt sich aus den Bewegungsgleichungen des 
Viertelfahrzeugmodells als: 

 𝐴9 = [0		0		0		0		0		0		0		1		0		0		0		0		0		0]  

 𝐴: = [0		0		0		0		0		0		0		0		1		0		0		0		0		0]  

 𝐴B = [0		0		0		0		0		0		0		0		0		1		0		0		0		0	]  

 𝐴C = [0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		1		0		0		0]  

 𝐴h = [0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		1		0		0]  

 𝐴i = [0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		1		0]  

 𝐴n = [0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		1]  

 
𝐴X = ¶−

(𝑐$% + 𝑐=%)
𝑚$

		
𝑘="Ω
𝑚$

		0		
𝑐=%
𝑚$

	−
𝑘="Ω
𝑚$

		0		0	

−
(𝑘$% + 𝑘=%)

𝑚$
		0		 −

𝑘="𝑧-=&
𝑚$

		
𝑘=%
𝑚$

		0		0		0· 

 

 
𝐴Y = ¶−

𝑘=%Ω
𝑚$

	−
(𝑐$" + 𝑐=")

𝑚$
		0		

𝑘=%Ω
𝑚$

		
𝑐="
𝑚$

		0		0		0		

−
(𝑘$" + 𝑘=")

𝑚$
		0		0		

𝑘="
𝑚$

		0		0· 

 

 
𝐴9& = ¶0		0		 −

𝑐=A
𝐽$*

		0		0		
𝑐=A
𝐽$*

		0		0		0	 −
𝑘=A
𝐽$*

		0		0		
𝑘=A
𝐽$*

		0· 
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𝐴99 = ¶

𝑐=%
𝑚=

	−
𝑘="Ω
𝑚=

		0		

−
(𝑐=% + 𝑐@%)

𝑚=
		
𝑘="Ω
𝑚=

		0		
𝑐@%
𝑚=

		
𝑘=%
𝑚=

		0		
𝑘="𝑧-=&
𝑚=

		

−
(𝑘=% + 𝑘@%)

𝑚=
		0		0		

𝑘@%
𝑚=

· 

 

 
𝐴9: = ¶

𝑘=%Ω
𝑚=

		
𝑐="
𝑚=

		0		 −
𝑘=%Ω
𝑚=

		−
(𝑐=" + 𝑐@")

𝑚=
		0		0		0		

𝑘="
𝑚=

		0		0	

−
𝑘="
𝑚=

		0		0· 

 

 
𝐴9B = ¶0		0		

𝑐=A
𝐽=*

		
𝑟)*+𝑐@%
𝐽=*

		
𝑟)*+𝑓-𝑐@"
𝐽=*

	−
𝑐=A
𝐽=*

	

−
𝑟)*+𝑐@%
𝐽=*

		0		0		
𝑘=A
𝐽=*

		
𝑟)*+𝑘@%
𝐽=*

		0	 −
𝑘=A
𝐽=*

	

−
𝑟)*+𝑘@%
𝐽=*

· 

 

 𝐴9C = ´0		0		0		
𝑐@%
𝑚@

	−
𝜇&𝑐@"
𝑚@

		0	

−
𝑐@%
𝑚@

		0		0		0		
𝑘@%
𝑚@

		0		
𝐶E𝐹@"&𝑟)*+
|𝑉(|𝑚@

	

− O
𝐶E𝐹@"&
|𝑉(|𝑚@

+
𝑘@%
𝑚@
Pµ 

 

Die einzige Eingangsgröße dieses Viertelfahrzeugmodells stellt das Bremsmo-
ment am Rad 𝑀$*	dar. Die Fußpunkterregung der Fahrbahnunebenheit 𝑤 wird 
als eine Störgröße des Systems angenommen. Der 1×1 Eingangsgrößen- und 
Störgrößenvektor des Viertelfahrzeugmodells lautet dann jeweils wie folgt: 

 𝑢(𝑡) = 𝑀$*  

 𝑑(𝑡) = ℎ?  
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Die 14×1 Eingangsmatrix 𝐵 und Störmatrix 𝐸 ergeben sich ebenfalls aus den 
Bewegungsgleichungen des Viertelfahrzeugmodells als: 

 
𝐵 = ¶0		0		0		0		0		0		0		0		0		 −

1
𝐽$*

		0		0		0		0·
,

 
 

 
𝐸 = ¶0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		

𝑐@"
𝑚=

	−
𝑟)*+𝑓-𝑐@"
𝐽=*

		
𝜇&𝑐@"
𝑚@

·
,

 
 

Der Ausgangsgrößenvektor kann sich aus der Integralrechnung sowie Hoch-
passfilterung der gemessenen Beschleunigungen und Drehzahl in der Radmitte 
ergeben: 

 𝑦(𝑡) = ¦𝑥$		𝑧$		𝜃$		�̇�$		�̇�$		�̇�$§
,
  

Die 6×14 Ausgangsmatrix 𝐶 ergibt sich als Teil der Systemmatrix 𝐴: 

 

𝐶 =

⎣
⎢
⎢
⎢
⎢
⎡
1		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0
0		1		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0
0		0		1		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0		0
0		0		0		0		0		0		0		1		0		0		0		0		0		0
0		0		0		0		0		0		0		0		1		0		0		0		0		0
0		0		0		0		0		0		0		0		0		1		0		0		0		0⎦

⎥
⎥
⎥
⎥
⎤

 

 

Die 6×1 Durchgangsmatrix 𝐷 ergibt sich als: 

 𝐷 = [0		0		0		0		0		0],  

Die 6×1 Störmatrix 𝐹 ergibt sich als: 

 𝐹 = [0		0		0		0		0		0],  
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B	 Formelzeichen	

Zeichen Einheit Bedeutung 
3𝜎 - 3𝜎-Regel 
𝑎 m/s2 Längsverzögerung des Fahrzeugs 
𝑐$% N/m Längssteifigkeit der Radaufhängung 
𝑐$" N/m Vertikalsteifigkeit der Radaufhängung 
𝑐=% N/m Längssteifigkeit der Reifenseitenwand 
𝑐=" N/m Vertikalsteifigkeit der Reifenseitenwand 
𝑐=A Nm/rad Drehsteifigkeit der Reifenseitenwand 
𝑐@% N/m Residuale Längssteifigkeit 
𝑐@" N/m Residuale Vertikalsteifigkeit 
𝑐2 - Bremsenkennwert 
𝑐-" N/m Vertikalsteifigkeit des Rades 
𝑑! m Bremsweg 
𝑒 - Regelfehler 

𝑓#$% - Maximalbeiwert 
𝑓- - Rollwiderstandsbeiwert 
𝑔 m/s2 Erdbeschleunigung 
ℎ m Schwerpunkthöhe 
ℎ? m Fahrbahnunebenheit 
ℎ5 m Vertikaler Abstand zwischen Radaufstands-

punkt und Längspol 
𝑖 - Übersetzungsfaktor zwischen der Luftdruck-

steuerspannung und dem Bremsdruck in der 
Radbremse 

𝑖7 - Wirksame Gesamtübersetzung vom Motor 
zum Rad 

𝑘 - Positive Konstante 
𝑘$% Ns/m Längsdämpfung der Radaufhängung 
𝑘$" Ns/m Vertikaldämpfung der Radaufhängung 
𝑘=% Ns/m Längsdämpfung der Reifenseitenwand 
𝑘=" Ns/m Vertikaldämpfung der Reifenseitenwand 
𝑘=A Ns/m Drehdämpfung der Reifenseitenwand 
𝑘@% Ns/m Residuale Längsdämpfung 
𝑙 m Radstand des Fahrzeugs 
𝑙QQ m Hebelarm des Längslenkers 



B  Formelzeichen 

362 

𝑙1# m Wirksame Länge des Feder-Dämpferbeins 
𝑙RQ m Hebelarm des Querlenkers 
𝑙5 m Horizontaler Abstand zwischen  

Radaufstandspunkt und Längspol 
𝑚$ kg Masse der Radnabe 
𝑚0 kg Anteilige Aufbaumasse des Viertelfahrzeugs 
𝑚= kg Masse des Reifengürtels 
𝑚@ kg Kontaktmasse 
𝑚(0 kg Anteilige Fahrzeugaufbaumasse 
𝑚("/ kg Gesamtmasse des Fahrzeugs 
𝑚' kg Radmasse 
𝑛 Zyklen/m Ortsfreuqenz 
𝑛& Zyklen/m Referenzwert der Ortsfreuqenz 
𝑛#$% Zyklen/m Maximale theoretische Abtastortsfrequenz 
𝑝 bar Bremsdruck 

𝑝T*) bar Hydraulikdruck 
�̅�T*) bar Durchschnittlicher Hydraulikdruck im Rad-

bremszylinder 
𝑝J-8H4 bar Druck vor dem Einlassventil (bei Druckauf-

bau) oder Druck hinter dem Auslassventil 
(bei Druckabbau) 

𝑝;H3 bar Mittelwert des Bremsdrucks 
𝑝' bar Radbremszylinderdruck 
𝑝',M43 bar Istdruck im Radbremszylinder 
𝑝',F1GG bar Solldruck im Radbremszylinder 
𝑞?- N Koeffizient des Rollwiderstandsbeiwertes 
𝑞("- N/m Parameter der Residualfederverformung 
𝑟& m Statischer Reifenhalbmesser 

𝑟!4,#8) m Effektiver Bremsradius 
𝑟)*+ m Dynamischer Rollhalbmesser 
𝑡 s Zeit 
𝑡9 s Zeitpunkt zu Beginn des Bremsvorgangs 
𝑡: s Zeitpunkt am Ende des Bremsvorgangs 

𝑡0=?$GG s Abfallzeit des Hydraulikdrucks im Rad-
bremszylinder 

𝑡0+42-8@D s Ansprechdauer der Bremsleitung 
𝑡0+43H8/ s Anstiegszeit des Hydraulikdrucks im Rad-

bremszylinder 
𝑡!b s Zeitpunkt zu Beginn der ABS-Regelung 



B  Formelzeichen 

363 

𝑡8 s Zeit am Ende 
𝑡bI s Zeitpunkt am Ende der ABS-Regelung 
𝑡N8+3 s Ventilansteuerzeit 
𝑢 - Ausgang des PID-Reglers 
𝑣 m/s Längsgeschwindigkeit des Fahrzeugs 
𝑣& m/s Ausgangsgeschwindigkeit 
𝑣$ m/s Geschwindigkeit der Radaufstandsfläche 
𝑣( m/s Fahrgeschwindigkeit 
𝑣>?" m/s Fahrzeuggeschwindigkeit 
𝑣- m/s Umfangsgeschwindigkeit des Reifens 
𝑣' m/s Radumfangsgeschwindigkeit des gebremsten 

Rades 
𝑣',% m/s Längsgeschwindigkeit des gebremsten Rades 
𝑣',0 m/s Radumfangsgeschwindigkeit während der 

Anpassungsphase 
𝑣',?-8H m/s Frei rollende (ungebremste) Radum-

fangsgeschwindigkeit 
𝑣',?-8H,0 m/s Frei rollende (ungebremste) Radumfangsge-

schwindigkeit während der Anpassungsphase 
𝑣% m/s Fahrzeuggeschwindigkeit der x-Achse 
𝑥 m Abszissenachse von 0 bis zu der Länge des 

Fahrbahnprofils 
𝑥$ m Längsfreiheitsgrad der Radnabe 
𝑥= m Längsfreiheitsgrad des Reifengürtels 
𝑥@ m Längsfreiheitsgrad der Kontaktmasse 
�̈�("/ m/s2 Längsbeschleunigung des Fahrzeugs 
�̇�/ m/s Tangentiale Latsch- bzw. Gürtelgeschwindig-

keit des Reifens relativ zur Felge 
�̇�- m/s Längsgeschwindigkeit des Radmittelpunktes 
�̇�-= m/s Relative Längsgeschwindigkeit des Reifen-

gürtels in Bezug zur Radnabe 
�̇�-@ m/s Relative Längsgeschwindigkeit der Kontakt-

masse in Bezug zum Reifengürtel 
𝑥' m Längsfreiheitsgrad des Radträgers 
𝑧 - Abbremsung 
𝑧$ m Vertikalfreiheitsgrad der Radnabe 
𝑧0 m Vertikalfreiheitsgrad der anteiligen Fahr-

zeugaufbaumasse 
𝑧= m Vertikalfreiheitsgrad des Reifengürtels 
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𝑧- m Vertikalbewegung des Radmittelpunktes 
𝑧' m Vertikalfreiheitsgrad des Radträgers 
𝐶(" N/m Gesamte Vertikalsteifigkeit des Reifens 
𝐶E - Schlupfsteifigkeit 
𝐷𝐵 - Bremskraftverteilungskoeffizient 
𝐸 - Erwartungswert 
𝐸𝑓𝑓 N, m/s2 Effektivwert 

𝐸F@DG^2? - Schlupfabweichung 
𝐹 N Kraft 
𝐹& N Bezugskraft 
𝐹$=% N Interne Längskraft in der Seitenwand 
𝐹$=" N Interne Vertikalkraft in der Seitenwand 
𝐹0$% N Interne Längskraft in der Radaufhängung 

zwischen Aufbau und Radnabe 
𝐹0$" N Interne Vertikalkraft in der Radaufhängung 

zwischen Aufbau und Radnabe 
𝐹0'% N Interne Längskraft in der Radaufhängung 

zwischen Aufbau und Rad 
𝐹0'" N Interne Vertikalkraft in der Radaufhängung 

zwischen Aufbau und Rad 
𝐹! N Bremskraft 
𝐹!,0 N Momentane Bremskraft während der Anpas-

sungsphase 
𝐹𝐵,𝐺𝑒𝑠 N Gesamte Bremskraft aller vier Räder 

𝐹!𝐵,𝐺𝑒𝑠 N Mittlere gesamte Bremskraft aller vier Räder 

𝐹𝐵,ℎ N Bremskraft der Hinterachse 

𝐹𝐵,𝑣 N Bremskraft der Vorderachse 
𝐹=@% N Interne Längskraft zwischen dem Reifengür-

tel und der Kontaktmasse 
𝐹=@" N Interne Vertikalkraft zwischen dem Reifen-

gürtel und der Kontaktmasse 
𝐹!( N Stationäre Bremskraft 
𝐹@% N Übertragene Bremskraft zwischen der Kon-

taktmasse und der Fahrbahn 
𝐹@" N Vertikalkraft der Residualfeder im Reifen-

Fahrbahn-Kontakt 
𝐹QQ N Im Längslenker übertragene Kraft 
𝐹QQ,u N Längskomponente der Kraft im Längslenker 
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𝐹QQ,S N Querkomponente der Kraft im Längslenker 
𝐹I N Radlast 
𝐹RQ N Im Querlenker übertragene Kraft 
𝐹RQ,G N Längskomponente der Kraft im Querlenker 
𝐹RQ,S N Querkomponente der Kraft im Querlenker 
𝐹'% N Übertragene Bremskraft zwischen der Kon-

taktmasse und der Fahrbahn 
𝐹'" N Radlast 
𝐹'"& N Statische Radlast 
𝐹FF N In der Spurstange übertragene Kraft 
𝐹𝑇𝑟ä𝑔 N Trägheitskraft 
𝐹% N Umfangskraft 

𝐹%,;H3 N Mittelwert der Bremskraft 
𝐹" N Radlast 
𝐺 N Fahrzeuggewicht 
𝐺𝑑 m2/Hz PSD der vertikalen Verschiebung des Fahr-

bahnprofils 
𝐺𝑟𝑎𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡 N/s, m/s3 Gradient des ersten Peaks 
Gradient bar/s Gradient des Druckaufbaus 
𝐽$* kg m2 Massenträgheitsmoment der Radnabe um die 

Querachse 
𝐽=* kg m2 Massenträgheitsmoment des Reifengürtels 

um die Querachse 
𝐽'* kg m2 Radträgheitsmoment 
𝐽' kg m2 Radträgheitsmoment 
𝐾 - Störgrößenübertragungsfunktion 
𝐾) - Verstärkungsfaktor des Differenzial-Anteils 

des PID-Reglers 
𝐾L - Verstärkungsfaktor des Differenzial-Anteils 

des Bremsschlupfreglers 
𝐾H - Verstärkungsfaktor des Integral-Anteils  des 

PID-Reglers 
𝐾M - Verstärkungsfaktor des Integral-Anteils des 

Bremsschlupfreglers 
𝐾2 - Verstärkungsfaktor des Proportional-Anteils 

des PID-Reglers 
𝐾K - Verstärkungsfaktor des Proportional-Anteils 

des Bremsschlupfreglers 
𝐾^ - Ultimative Verstärkung des PID-Reglers 
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𝑀𝑎𝑥 N, m/s2 Maximale Schwingungsamplitude 
𝑀$* Nm Transientes Bremsmoment am Rad 
𝑀$=* Nm Internes Moment in der Seitenwand 
𝑀! Nm Bremsmoment 

𝑀!,0!F Nm ABS-Sollbremsmoment aus dem Brems-
schlupfregler 

𝑀=@* Nm Internes Moment zwischen dem Reifengürtel 
und der Kontaktmasse 

𝑀@* Nm Externes Moment aus dem Rollwinderstand 
𝑀𝑖𝑛 N, m/s2 Minimale Schwingungsamplitude in negati-

ver Richtung 
𝑀𝐾𝑎𝑟 Nm Kardanmoment 
𝑀𝑀 Nm Motormoment 
𝑀' Nm Fahrbahnreibmoment 

𝑀𝑅,𝑆𝑜𝑙𝑙 Nm Sollmoment am Rad 

𝑀𝑅𝑦 Nm Bremsmoment 
𝑁 - Anzahl der Proben 
𝑁& N Radlast 
𝑆 - Stellgröße der Schalter-Methode 

𝑆FGH)8 - Sliding-Mode-Index 
𝑇9 s Zeitkonstante des Bremskraftfilters 
𝑇$ s Abtastzeit 

𝑇𝐸𝑓𝑓 N, m/s2 Teileffektivwert 
𝑇, s Periode der Trägerwelle der PWM-Methode 
𝑇  - Periodendauer der stationären Schwingung 

des PID-Reglers 
𝑈0N V Ansteuerspannung des Auslassventils 
𝑈bN V Ansteuerspannung des Einlassventils 
𝑈QN V Luftventilsteuerspannung 
𝑈N8+3 V Ventilspannung 
𝑉$ m/s Gleitgeschwindigkeit des Laufflächenele-

mentes 
𝑉@4% m/s Schlupfgeschwindigkeit der Kontaktmasse 
𝑉) m/s Verformungsgeschwindigkeit des 

Laufflächenelementes 
𝑉( m/s Fahrbahngeschwindigkeit 
𝑉'4% m/s Schlupfgeschwindigkeit zwischen Reifen und 

Fahrbahn 
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𝑋 - Bremsnickausgleich 
𝑋9 - Bremsenparameter 1 
𝑋: - Bremsenparameter 2 

𝑋!$+)2$44 N, m/s2 Bandpass-gefilterte Messsignale 
𝑋(! N X-Komponente der am Stützlager der Rad-

aufhängung abgestützten Kaft 
𝑋RQ N X-Komponente der Kraft in den Querlenker 
𝑋' N Längslagerkraft 
𝑋A' N X-Komponente der Lagerkräfte 
𝑌(! N Y-Komponente der am Stützlager der Rad-

aufhängung abgestützten Kaft 
𝑌RQ N Y-Komponente der Kraft in den Querlenker 
𝑌A' N Y-Komponente der Lagerkräfte 
𝑍(! N Z-Komponente der am Stützlager der Rad-

aufhängung abgestützten Kaft 
𝑍' N Vertikallagerkraft 
�̅�' N Z-Komponente der Lagerkräfte 

   
   
   

𝜀𝑜𝑝𝑡 rad Optimaler Bremsstützwinkel 

𝜀𝑡𝑎𝑡𝑠 rad Tatsächlicher Bremstützwinkel 
𝜃$ rad Drehfreiheitsgrad der Radnabe 
𝜃= rad Drehfreiheitsgrad des Reifengürtels 
𝜃' rad Drehfreiheitsgrad des Rades 
�̇�-= Rad/s Relative Drehgeschwindigkeit des Reifengür-

tels in Bezug auf die Radnabe 
𝜅 - Steigung der idealiserten Kraftschlusskurve 

im stabilen Gebiet 
𝜆 % Bremsschlupf/Längsschlupf 
�̅� % Mittlerer Bremsschlupf 
𝜆& % Bremsschlupf des stationären Arbeitspunktes 
𝜆0 % Bremsschlupf während der Anpassungsphase 
𝜆! % Bremsschlupf des Rades 
𝜆M43 % Ist-Schlupf 
𝜆> % Kritischer Schlupf der idealisierten Kraft-

schlusskurve 
𝜆J1#,0@D4 % Achsdynamikkompensierter Bremsschlupf 
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𝜆J1#,0@D4,'8H? % Achs- und reifendynamikkompensierter 
Bremsschlupf 

𝜆;H3 % Mittelwert des Bremsschlupfes 
𝜆;1),9 % Achsdynamikkompensierter Rad-

bremsschlupf 
𝜆;1),: % Achs- und reifendynamikkompensierter Rad-

bremsschlupf 
𝜆<23 % Optimaler Schlupwert 

𝜆<-H/H+$G % Originaler Bremsschlupf 
𝜆F1GG % Sollschlupf 
𝜆,$3 % Tatsächlicher Bremsschlupf 
𝜆%,= % Bremsschlupf des Rades 
𝜆O % Zielschlupf 
𝜇 - Kraftschlussbeiwert 
�̅� - Mittlerer Kraftschlussbeiwert 
𝜇& - Kraftschlussbeiwert des stationären  

Arbeitspunktes 
𝜇0 - Kraftschlussbeiwert während der  

Anpassungsphase 
𝜇! - Kraftschlussbeiwert der idealiserten 

Kraftschlusskurve 
𝜇!; - Maximalkraftschlussbeiwert der idealiserten 

Kraftschlusskurve 
𝜇;$% - Maximum des Kraftschlussbeiwertes 
𝜇;H3 - Mittelwert des Kraftschlussbeiwertes 
𝜇;H3,% % Prozentuale Änderung des mittleren Kraft-

schlussbeiwertes 
𝜇F1GG - Sollwert des Kraftschlussbeiwertes 
𝜌"- m Verformung der Residualfeder 
𝜎@ m Relaxationslänge 
𝜎2 bar Standardabweichung des Bremsdrucks 
𝜎2,% % Prozentuale Änderung der Brems-

druckschwankung 
𝜎2,'8? bar Referenzgröße des Bremsdrucks 
𝜎E % Standardabweichung des Bremsschlupfes 
𝜎E,% % Prozentuale Änderung der Brems- 

schlupfschwankung 
𝜎E,'8? % Referenzgröße des Bremsschlupfes 



B  Formelzeichen 

369 

𝜎c - Standardabweichung des  
Kraftschlussbeiwertes 

𝜎c,% % Prozentuale Änderung der Kraftschlussbei-
wertschwankung 

𝜎c,'8? - Referenzgröße des Kraftschlussbeiwertes 
𝜏 - Integrationsvariable 
𝜑 rad Phasenwinkel 
𝜔 rad/s Radwinkelgeschwindigkeit 
𝜔& rad/s Winkelgeschwindigkeit des freirollenden, un-

gebremsten Rades 
𝜔' rad/s Winkelgeschwindigkeit des langsamer lau-

fenden, gebremsten Rades 
𝜔',& rad/s Ausgangswinkelgeschwindigkeit 
∆𝐹𝐵 N Bremskraftänderung 
∆𝐹𝐹 N Federkraftänderung 
∆𝐹𝑧 N Radlaständerung 
∆𝐺0 N Achslastverschiebung 
∆𝐺' N Radlastverlagerung 
∆𝑀! N Zusatzbremsmoment 
∆𝑛 - Frequenzauflösung 
∆𝑝' bar Druckdifferenz im Radbremszylinder 
∆𝑠 m Abrollstrecke 
∆𝑡𝐵 s Bremsdauer 
Δ𝜆 - Regelabweichung des Bremsschlupfreglers 
Δ𝜆! % Bremsschlupfänderung 
Ω 1/s Anfangsdrehgeschwindigkeit der Radnabe 

und des Reifengürtels 
𝛺 rad/m Winkelfrequenz 
𝛺& rad/m Referenzwert der Winkelfrequenz 

   
   
   
𝑑 - Störgrößenvektor 
𝑘, - Zeilenvektor der Regelmatrix 
𝑚& - Erwartungswert des Anfangswertes 
𝑛 - Rang 
𝑠  Laplace-Variable 
𝑢 - Eingangsgrößenvektor/Stellgröße 
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𝑣 - Messrauschen 
𝑤 - Störung 
𝑥 - Zustandsvektor 
𝑥¤ - Schätzung des Zustandsvektors 
𝑥& - Anfangszustand des Zustandsvektors 
𝑥¤& - Schätzwert des Anfangswertes 
𝑥M43 - Ist-Zustandsvektor 
𝑥¤M43 - Schätzung des Ist-Zustandsvektors 
𝑥F1GG - Führungsgröße/Zielvektor 
𝑦 - Ausgangsgrößenverktor 
𝐴 - Systemmatrix 
𝐵 - Eingangsmatrix/Steuermatrix 
𝐶 - Ausgangsmatrix/Beobachtungsmatrix 
𝐷 - Durchgangsmatrix 
E - Störmatrix 
𝐹 - Störmatrix 
𝐺 - Störmatrix 
𝐺(𝑠) - Übertragungsfunktion der Eingangsgrößen 
𝐺*)(𝑠) - Übertragungsfunktion der Störgrößen 
𝐻 - Störmatrix 
𝐼 - Einheitsmatrix 
𝐽 - Positiv semi-definite Gewichtungsmatrix 
𝐾 - Regelmatrix/Rückführmatrix 
𝐾> - Beobachterverstärkungsmatrix 
𝐾À> - Schäzung der Beobachterverstärkungsmatrix 
𝑁 - Störung- Messrauschen-Kovari-

anzmarix/Gewichtungsmatrix 
𝑃 - Kovarianzmatrix des Schätzfehlers 
𝑃& - Kovarianzmarix des Anfangsfehlers 
𝐾 - Störgrößenübertragungsfunktion 
𝑃> - Fehlerkovarianzmatrix 
𝑃Ö> - Schätzung der Fehlerkovarianzmatrix 
𝑄 - Störung-Kovarianzmarix/Gewichtungsmatrix 
𝑅 - Messrauschen-Kovarianzmarix/Gewich- 

tungsmatrix 
𝑆 - Symmetrische positiv semi-definite Gewich-

tungsmatrix 
𝑆! - Beobachtbarkeitsmatrix 
𝑆F - Steuerbarkeitsmatrix 
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𝑈(𝑠) - Eingang-Beschreibung im Frequenzbereich 
𝑌(𝑠) - Ausgang-Beschreibung im Frequenzbereich 
Γ - Eingangsmatrix/Steuermatrix 
Σ - Dynamisches System 
Φ - Systemmatrix 
𝛿>l - Kroneckersymbol 
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