
Das Reifen-Rad-System ist ein wichtiger Bestandteil eines Personenwagens.  

Für seine richtige Funktionsweise analysieren Continental, Polytec und Daimler 

die dreidimensionalen Schwingungen dieses komplexen Systems an der Vorder-

achse eines Oberklassefahrzeugs. Aus einer Finite-Elemente-Beschreibung der 

Reifen-Rad-Struktur wird ein modales Modell abgeleitet und mit einem Fahrzeug-

modell gekoppelt. Messungen mit einem 3-D-Scanning-Laser-Doppler-Vibrometer 

zeigen die Gültigkeit des Modells für das NVH-Verhalten des Gesamtfahrzeugs.

KOMPLEX – MEHR ALS 20 
KOMPONENTEN FÜR EINEN REIFEN

Die Hauptfunktion eines Reifen-Rad-
Systems besteht darin, die Fahrzeuglast 
zu stützen und die zum Beschleunigen, 
Bremsen und für Kurvenfahrten erfor-
derlichen Kräfte auf die Straße zu über-

tragen. Umgekehrt ist es auch für die 
Reduzierung der Schwingungen und 
Geräusche verantwortlich, die durch 
Unregelmäßigkeiten der Fahrbahn-
oberfläche auf die Insassen einwir-
ken. Im Zuge der Reduzierung des 
 Verbrennungsmotorgeräuschs, der 
 Einführung alternativer Antriebs-

systeme sowie der Gewichtsreduzierung 
von Komponenten gewinnt diese Neben-
funktion zunehmend an Bedeutung.

Neben den steigenden Anforderun-
gen an ein gutes Schwingungsverhal-
ten (Noise, Vibration, and Harshness, 
NVH) des Reifens besteht ein großer 
Bedarf an geringeren Entwicklungs-

© Daimler
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kosten und -zeiten und damit an prä-
zisen und effizienten numerischen 
Methoden, um den Entwicklungspro-
zess zu unterstützen.

Das Reifen-Rad-System zu verste-
hen und mathematisch zu modellieren, 
stellt aus verschiedenen Gründen eine 
Herausforderung dar. So können zwar 
einerseits der Reifen, das Rad und der 
Lufthohlraum im Reifeninneren als 
zwei feste Strukturen und ein einge-
schlossenes Fluid betrachtet werden, 
andererseits besteht allein schon der 
Reifen aus über 20 Komponenten. Jede 
dieser Komponenten besteht wiederum 
aus einem oder mehreren nichtlinearen 
Materialien, deren Eigenschaften von 
Temperatur, Dehnungsrate, Dehnungs-
amplitude und Dehnungshistorie ab -
hängen. Darüber hinaus erfolgt die 
Anregung des Reifens beim Kontakt 
mit der Straße und ist daher eine Funk-
tion des Straßenprofils und des nicht-
linearen dynamischen Verhaltens des 
Reifens an dieser Schnittstelle.

Für kleine Amplituden und Frequen-
zen zwischen 20 und 400 Hz kann ein 
modales Modell für die effiziente Be -
schreibung von Reifen und Rad ver-
wendet werden. Hier soll gezeigt wer-
den, dass aufgrund der komplizierten 
Verteilung der Dämpfung im Reifen, 
der beim Rollen erzeugten gyroskopi-
schen Kräfte sowie der Kopplung zwi-
schen Reifen-Rad-Struktur und Lufthohl-
raum im In  neren die allgemeinste Form 
eines modalen Modells für das rollende 
Reifen-Rad-System erforderlich ist.

Der Versuchsaufbau garantiert eine 
kontrollierte kinematische Anregung 
auf ein einzelnes Rad des Fahrzeugs. 
Ein 3-D-Scanning-Laser-Doppler-Mess-
system und ein adäquat positionierter 
Spiegel ermöglichen die Messung eines 
Großteils der sichtbaren Oberfläche des 

rotierenden Reifens und Rads. Eine exakte 
Messung der Amplituden ist sowohl für 
das tiefere Verständnis der dynamischen 
Eigenschaften des Systems als auch für 
die Validierung eines mathematischen 
Modells mit allen Komplexitäten und 
Annahmen erforderlich.

MATHEMATISCHES  
MODELL

Ein FE-Modell führt zu einer Beschrei-
bung der physikalischen Eigenschaften 
in Form einer strukturellen Massenma-
trix Ms, einer strukturellen komplexen 
Steifigkeitsmatrix K̃s, einer fluidischen 
Massenmatrix Mf und einer fluidischen 
komplexen Steifigkeitsmatrix K̃s. Auf -
grund der Kopplung zwischen Lufthohl-
raum und Struktur (beschrieben durch 
die Matrix Hsf) sind die System matrizen 
unsymmetrisch [1]. Nach der nichtline-
aren statischen Belastung des Reifen-
Rad-Systems und der Anwendung des 
Rollens mit der Arbitrary-Lagrangian-
Eulerian(ALE)-Methode kann die Be -
wegungs gleichung nach Gl. 1 ausge-
drückt werden als:
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Hierbei ist ρ die Dichte der Luft, c die 
Schallgeschwindigkeit, Gs die schief-
symmetrische gyroskopische Matrix der 
Struktur und Gf die schiefsymmetrische 

gyroskopische Matrix des Fluids. Die 
zeitvariablen Größen sind Verschiebung 
x, Schalldruck p und Kraft f. Um zur 
Standard-Eigenwertform [2] zu gelangen, 
müssen diese N × N Differenzialglei-
chungen zweiter Ordnung in 2N × 2N 
Differenzialgleichungen erster Ordnung 
umgewandelt werden nach Gl. 2 (a) und  
Gl. 2 (b):
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Aufgrund der nicht-symmetrischen  
Matrizen in Gl. 2 enthält die Eigen-
lösung eine einzige Eigenwertmatrix [sr] 
sowie zwei Sätze von komplexen Eigen-
vektoren [ΘLH] und [ΘRH]. Der rechts-
händige Eigenvektor (RH) beschreibt 
die Schwingungsformen und der links-
händige Eigenvektor (LH) die Anre-
gungsformen. Die komplexen Moden 
weisen nicht nur eine Amplitude auf, 
wie reelle Moden, sondern auch eine 
Phase, was zum Auftreten von laufen-
den Wellen führt. Dies steht im Gegen-
satz zu reellen Moden, die stehende 
 Wellen beschreiben.
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BESCHREIBUNG DER RAND-
BEDINGUNGEN AN DER NABE

Die Kopplung der Rad- und der Fahr-
zeug-Substruktur miteinander erfolgt 

mit räumlichen, modalen oder Übertra-
gungsmodellen. Bei dieser Untersuchung 
findet das letztgenannte Verfahren An -
wendung bei der Berechnung der gekop-
pelten Schwingungsantwort von Rad 

und Fahrzeug. Die Übertragungsfunk-
tionsmethode für die Kopplung basiert 
auf den Bedingungen der Kontinuität 
und des Kräftegleichgewichts an den 
Schnittstellenfreiheitsgraden. Die Re -
zeptanz version des Verfahrens zum 
Berechnen der gekoppelten FRF-Matrix 
[HC] aus den beiden entkoppelten FRF-
Matrizen [HA] und [HB] wird durch Gl. 3 
beschrieben:

Gl. 3    [   H  C   ]     −1  =   [   H  A   ]     −1  ⊕   [   H  B   ]     −1  

Die Berechnung der Rezeptanz der Rad-
substruktur erfolgt hier mit dem moda-
len Modell, das zuvor vorgestellt wurde. 
Ein Vorteil der Übertragungsfunktions-
methode für diese Anwendung besteht 
darin, dass die zu invertierenden Matri-
zen in Gl. 3 sehr klein sind, weil die er -
forderliche Anzahl an Freiheitsgraden an 
der Koppelstelle zwischen Rad und Nabe 
gering ist.

Das in diesem Projekt verwendete  
FE-Fahrzeugmodell, BILD 1, enthält ein 
detailliertes Fahrwerk (circa zwei Millio-
nen Knoten), den Antriebsstrang sowie 
die komplette Karosseriestruktur (circa 
fünf Millionen Knoten). Die 36 Über tra-
gungsfunktionen (FRF), die für die Ver-
bindung zwischen Reifen und Fahrzeug 
verwendet werden, ergeben sich aus der 
Berechnung der Rezeptanz matrix F/X 
an der Radnabe in allen sechs Rich-
tungen. Weitere Übertra gungs funk-
tionen können von der  Radmitte zu 
Fahrwerks- oder Karos seriepunkten 
berechnet werden.

VERSUCHSAUFBAU

Für die Prüfeinrichtung bei Continental 
wird ein 3-D-Scanning-Laser-Doppler-
Vibrometer [3, 4] von Polytec genutzt. 
Das rechte Vorderrad liegt beim Prüf-
stand auf einer Trommel auf, BILD 2.  
Die Oberfläche der Trommel weist  
kleine Unregelmäßigkeiten auf, die  
zu einer bekannten Anregung ohne 
Kontakt verlust führen. Daher erfolgt  
bei jeder Geschwindigkeit eine defi-
nierte kinematische Anregung des  
Reifens mit einer endlichen Anzahl  
an Frequenzen proportional zur 
Trommeldrehzahl.

Die Trommel trieb das Rad mit kon-
stanten Geschwindigkeiten zwischen 
33 und 99 km/h (in Schritten von jeweils 
3 km/h) an. Bei jedem Geschwindigkeits-

BILD 3 Gemessene Betriebsschwingform eines Laufflächensegments bei 90 km/h (© Continental)

BILD 2 Versuchsaufbau mit 3-D-Scanning-Laser-Doppler-Vibrometer (links) und Radprüfling auf dem 
Trommelprüfstand (© Continental)

BILD 1 FE-Modell des Fahrzeugs mit circa zwei Millionen Knoten für das Fahrwerk (© Daimler)
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schritt fand ein Scan des Rads aus neun 
verschiedenen Blickwinkeln statt, vier 
davon in unterschiedlichen Ausrichtungen 
eines hinter dem Rad platzierten Spiegels.

Um die dreidimensionalen Betriebs-
schwingungsvektoren zu ermitteln, 
wird ein Aufbau mit dem Vibrometer 
verwendet, der drei Lasersensoren aus 
unterschiedlichen Blickwinkeln ein-
setzt. Die Vibrometersensoren erfassen 
die Dopplerverschiebung proportional 
zur momentanen Geschwindigkeit an 
der Reifenoberfläche in Richtung des 
Laserstrahls. Durch eine Koordinaten-
transformation ergeben sich die x-,  
y- und z-Komponenten des Schwin-
gungsvektors. Das synchrone Scan-
nen der drei Laserstrahlen ermöglicht 
eine phasengerechte Erfassung des 
Schwingungsfelds.

VERSUCHSERGEBNISSE

Die Antwort des Rads und damit das 
Fahrzeuginnengeräusch werden weit-
gehend von den Eigenschaften einer  
kleinen Anzahl an Reifenmoden be -
stimmt. Diese Moden haben Formen,  
die zu einer großen resultierenden Kraft 
an der Achse führen und sind normaler-
weise die ersten in einer Reihe von 
Schwingformen, das heißt erste Quer-
mode, erste Vertikalmode, erste Hohl-
raummode etc.

Der Schalldruckpegel wurde bei der 
Abtastung des abrollenden Rads an vier 
Positionen im Fahrzeuginnenraum er -
fasst. Spitzen in den Spektren dieser Sig-
nale können unterhalb von 300 Hz leicht 
identifiziert und die zugehörigen gemes-
senen Betriebsschwingformen (Opera-
ting Deflection Shapes, ODSs) des Rads 
bei gleicher Frequenz analysiert werden, 
BILD 3. Wie zu erwarten werden für viele 
dieser Betriebspunkte die ODSs von den 
Reifenmoden angeregt.

Mit den vorgestellten Modellen ist die 
Berechnung der ODSs des Reifen-Rad-
Systems bei den messtechnisch iden-
tifizierten Frequenzen möglich. Dazu 
erfolgt zunächst die Berechnung der 
Kräfte an der Schnittstelle zwischen Rad 
und Achse im Impedanz-Koppelverfah-
ren. Anschließend werden diese Kräfte 
zusammen mit der kinematischen An -
regung am Reifenlatsch auf das modale 
Reifen-Rad-Modell aufgebracht. Damit 
können berechnete und gemessene 
Schwingungsfelder der Oberfläche von 
Reifen und Rad verglichen werden.

Bei gleicher Skalierung für gemessene 
und berechnete Verschiebungen sind die 
ODSs mehrerer wichtiger Reifen-Rad-
Resonanzen in TABELLE 1 dargestellt. Die 
resultierende momentane Amplitude der 
Geschwindigkeit ist über die Farbe dar-
gestellt. Dabei ist es faszinierend zu 
sehen, dass die rechnerisch ermittelten 
ODSs tatsächlich messtechnisch bis zu 
Abrollgeschwindigkeiten von 99 km/h 
sichtbar gemacht werden können. Der 
wesentliche und schwer zu erfassende 
Aspekt der Rotation [5, 6] wird sowohl 
im Versuch als auch in der Berechnung 
beherrscht.

ZUSAMMENFASSUNG  
UND AUSBLICK

In diesem Beitrag wurde eine detail-
lierte Untersuchung zum Rollgeräusch 
unter Verwendung moderner Reifen- 
und Fahrzeugmodelle sowie innovativer 
be  rührungsloser Laser vibrometrie vor-
gestellt. Es zeigte sich, dass trotz her-
ausfordernder Bedingungen in beiden 
Bereichen eine sehr gute Übereinstim-
mung zwischen Berechnung und Mes-
sung erreicht werden kann.

Das in dieser Untersuchung verwen-
dete Reifenmodell wurde aus Konstruk-

Beschreibung Berechnung Messung

ODSs bei 97 Hz 
und 84 km/h; 
erste Vertikalmode 
des Reifens, als 
Antwort sichtbar

ODSs bei 115 Hz 
und 48 km/h; 
zweite Radialmode 
des Reifens, als 
Antwort sichtbar

ODSs bei 216 Hz 
und 90 km/h; dies 
ist die Frequenz 
der Hohlraum-
mode

TABELLE 1 Vergleich zwischen Berechnung und Messung für ausgewählte Frequenzen (© Continental)
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tionsdaten erstellt. Es wurden keinerlei 
Daten aus dem realen Reifen verwendet, 
um es zu verbessern. Dies entspräche 
dem Normalfall im Entwicklungspro-
zess, wenn numerische Vorhersagen 
erwartet werden, bevor der erste Reifen 
hergestellt wird. Allerdings kann das 
Reifenmodell nun auch angepasst oder – 
anhand der vom Vibrometer erfassten 
großen Datenmenge – verbessert werden 
durch Anwendung eines geeigneten 
Änderungsverfahrens. Dies könnte zu 
einem noch besseren Verständnis des 
rollenden Rad-Reifen-Systems führen 
und wäre deshalb ein interessantes 
Thema für weitere Forschungen.

Mittels Validierungsmessungen einer 
größeren Anzahl an Reifenexemplaren 
und dem hier beschriebenen Versuchs-
aufbau kann die objektive Prognose-
qualität der Methode für die rechneri-
sche Vorhersage des Schwingungsüber-
tragungsverhaltens von Reifen und Rad 
auf das Fahrzeug generell beurteilt wer-
den. Sie ist die Voraussetzung, um das 
Rollgeräusch im Fahrzeug mithilfe der 
Berechnung weiter zu verringern – durch 
die Optimierung von sowohl Reifen- als 
auch Fahrzeugeigenschaften schon in der 
frühen Entwicklungsphase.
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