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Einleitung

Storgerdusche im Fahrzeuginnenraum werden von Kun-
den in vielen Féllen als Qualitéitsmangel wahrgenommen
[1] und diirfen nach Auslieferung nicht auftreten. Auf-
grund der stetigen Reduktion der Antriebs-, Motor- und
Windgerédusche wird diese Aufgabe zunehmend heraus-
fordernder. Eine Storgerduschprognose in frithen, virtuel-
len Produktentwicklungszyklen ist erstrebenswert, da die
Anderungskosten geringer sind, je frither Problemstellen
identifiziert werden.

Aus diesem Grund wurden Simulationsmethoden auf Ba-
sis linearer Theorien entwickelt [2, 3, 4]. Der Nachteil
dieser Methoden besteht darin, dass nur Aussagen iiber
das Storgerduschrisiko getroffen und keine Absolutaus-
sagen bzgl. der Horbarkeit gemacht werden. Aus diesem
Grund wurden fiir Knarzgerdusche erste nichtlineare Ver-
fahren unter Verwendung der Methode der Harmonischen
Balance (HBM) entwickelt [5, 6, 7, 8], welche Absolut-
aussagen ermoglichen. Im Rahmen der vorliegenden Ar-
beit, wird dieser Ansatz am Beispiel einer knarzenden
Tiirverkleidung validiert. Priifstandsaufbau und Metho-
de entsprechen dem Vorgehen in [9], jedoch wird eine
Anregungsfrequenz von 10 Hz statt 7 Hz verwendet.

Die Methode der Harmonischen Balance
Ziel der HBM ist die Losung der Bewegungsgleichung

Mii(t) + Du(t) + Ku(t) = £.(t) + £, (u, 0, t), (1)

im Frequenzbereich. M représentiert die Massen-, D die
Dampfungs- und K die Steifigkeitsmatrix. Es werden die
Verschiebungen u, die externen Kriéfte f. und die nicht-
linearen Krifte f,,; durch die Fourierreihen

h
uo,c .
- + E {uk’s sin(kwt) + ug.c cos(kwt)} , (2)

u(t) =
k=1
h
f.(t =+ Z { e ks Sin(kwt) + fe ¢ Cos(kwt)} (3)
k=1
und
fn C
£.(u,,t) Z%Jr

h
Z[ il ks Sin(kwt) + £,1 g cos(kwt) | (4)
k=1

beschrieben. Die externen konservativen Lasten f, wer-
den dabei dem System von auflen (z.B. durch einen Sha-
ker) aufgepriigt, wihrend die nichtlinearen Kréfte f,,; ih-
ren Ursprung im Kontakt haben.
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Nach Einsetzen der Gleichungen (2)-(4) in die Bewe-
gungsgleichung (1), wird das System in seine Sinus- und
Cosinusanteile aufgesplittet und man erhélt:

|:[(K — kEQLUQM)uk,c + kauk,s - fnl,k,c - fe,k:,c]'

k=0 ~
cos(kwt)} =0,

()

— kazM)uhs — kaukyc —

=0

fnl,k,s - fe,k:,s]'

3 x

k=1
sin(kwt)] =0.
(6)

Eine nicht triviale Losung der Gleichungen (5)-(6) exi-
stiert nur, wenn fiir jedes k der Vorfaktor null ist. Ord-
net man die Fourierkoeffizienten der Verschiebungen, der
externen Krifte und der nichtlinearen Kréiften in neuen
Vektoren

= [uf, uj, uf, .., uy]" (7)
I T T T T T T
f€ = [fe,O,c fe,l,s fe,l,c fe7h,s fe,h,c] (8)
und
fnl = [frz;,olc fnl 1,s fnl l,c * fnl h,s fnl h, c]T (9)

an, so erhélt man, nach Umsortierung der Gleichungen
(5)-(6), die Systemgleichung im Frequenzbereich:

[M(w) + D) + Kw)|i = £ + £ (1)
Die dynamische Massen- M die dynamische Dampfungs-
D und die dynamische Stelﬁgkeltsmatrlx K sind dabei

wie folgt aufgebaut:

(10)

0 0 0 0 0
0 M o0 0 0

~ 2

M(w) = — 0 0 wM 0 0 7
0 0 0 h2w*M 0
0 0 0 0 h2w?M
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0 0 0 0 0
0 0 —-wB 0 0
ﬁ(w)z 0 wB 0 0 0 . (12)
0 0 0 0 —hwB
0 0 0 hwB 0
K o0 0
Kw-|2 ¥ 0 (13)
0 O K

Der Vektor der Fourierkoeffizienten der nichtlinearen
Kraft f,,; wird aus den nichtlinearen Kraften im Zeitbe-
reich f,,;, welcher durch eine geeignete Kontaktformulie-
rung ermittelt werden, durch Integration berechnet:

/fnluut

9 T
foips = ?/ £ (u, 0, t)sin(kwt)dt, k=1..h, (15)
0

nl 0,c = (14)

2 T
futie = o / £, (w, 1, {)cos(kwot)dt, k= 1..h.  (16)
0

Eine detaillierte Herleitung der HBM ist in [10] zu finden.

Im Rahmen dieser Arbeit wird die Systemgleichung
im Frequenzbereich (10) mit Hilfe der Alternating
Frequency/Time Domain Methode (AFT) [11] gelost.
Die benétigte Tangentenmatrix wird durch die Finite-
Differenzen-Methode ermittelt.

Kontaktmodellierung

Durch Verwendung der AFT Methode ldsst sich eine
Kontaktformulierung im Zeitbereich anwenden. Im Rah-
men dieser Arbeit wird ein Knoten zu Knoten Kontakt
implementiert. Dabei treten die beiden Knoten A und B
in Kontakt. Das System wird so ausgerichtet, dass die
Normalenrichtung dabei der globalen z-Richtung und die
Reibrichtung der globalen y-Richtung entspricht. Die glo-
bale x-Richtung wird als reibungsfrei angenommen. Die
Normalkraft f,;, wird als konstant angenommen. Dies
fithrt folglich bei einem konstanten Reibkoeffizienten p
zu einer konstanten maximal iibertragbaren Reibkraft

fnl,t,mam = ,sznlm = konstant, (17)

die sich aus dem Produkt der Normalkraft f;, und des
Reibkoeffizienten ;1 berechnen lisst.

Insgesamt werden zwei Perioden diskret durchlaufen
(Laufindex [) und zwischen den Kontaktzustinden Haf-
ten und Gleiten unterschieden. In der ersten Periode
wird lediglich die Startbedingung der zweiten Periode
bestimmt. In Reibrichtung werden ein Reibelement und
ein Federelement mit der Tangentialsteifigkeit ¢; in Reihe
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geschaltet. Mit diesem Ansatz lidsst sich die tangentiale
Reibkraft

f ( ) fnl t,stick (l) fiir Haften
n Futtman $ign(fate.stien())  fiir Gleiten
(18)

mit
Fatstion(l) =t [y (1) =y (1)

—uay(l = 1) +upy,({ = 1)| + fr ({—1) (19)

berechnen. Dabei tritt Haften nur dann auf, wenn die
Haftbedingung | frit.stick ()| < fui tmaz erfillt ist.

Priifstand und Simulationsmodell

Am Beispiel einer Tiirverkleidung wird die dynamische
Systemantwort mit Hilfe von Beschleunigungssensoren in
einem akustischen Halbraum gemessen. Der entsprechen-
de Priifaufbau ist in Abbildung 1 zu sehen.

Abbildung 1: Tiirverkleidungspriifstand.

Das System wird mit Hilfe eines gerduscharmen Shakers
nahe der knarzenden Kontaktstelle kraftgesteuert mit 10
Hz harmonisch angeregt. Im Rahmen von Vorversuchen
wird die Kraftamplitude sequentiell erh6ht um eine knar-
zende und eine nicht knarzende Konfiguration zu ermit-
teln. Die Knarzschwelle wird bei 12,5 N identifiziert. Folg-
lich wird fiir die knarzende Konfiguration eine Kraftam-
plitude von 14 N und fiir die nicht knarzende Konfigura-
tion eine Kraftamplitude von 11 N gewéhlt. Dabei wird
ein Abstand von 1,5 N zur Knarzschwelle beriicksichtigt.
Die dynamische Systemantwort wird fiir beide Konfigura-
tionen iiber 10 s im eingeschwungenen Zustand mit einer
Abtastfrequenz von 3000 Hz gemessen.

Des Weiteren wird ein finite Elemente Simulations-
modell der Tiirverkleidung aufgebaut, welches den
Priifstandsaufbau wiedergibt. Das Modell ist vollstindig
linear und wird zur Berechnung der Steifigkeits- K und
der Massenmatrix M verwendet. Die Dampfungsmatrix
D wird mit Hilfe des Rayleigh-Ansatzes bestimmt.

Mit Hilfe der Systemmatrizen wird die HBM angewendet
um die nichtlineare, dynamische Systemantwort zu be-
rechnen. Dabei werden im HBM-Modell die Kraftampli-
tuden aus dem Versuch {ibernommen. Im Kontakt wird



die benotigte maximal iibertragbare Reibkraft f; ¢ maq
so gewihlt, dass oberhalb der gemessenen Knarzschwelle
von 12,5 N Haft- und Gleitphasen auftreten und unter-
halb dieser permanentes Haften vorliegt. Mit diesem An-
satz ergibt sich: fy; ¢, max = 3 N. Die tangentiale Kontakt-
steifigkeit ¢; wird schrittweise erhoht, bis durch weitere
Erhohung keine Ergebniséinderungen mehr auftreten, was
bei ¢; = 2000 N/mm der Fall ist. Die Anzahl der Har-
monischen wird auf h = 75 festgelegt. Dies ermoglicht
eine Aussage iiber Frequenzen im horbaren Bereich bei
akzeptabler Simulationsdauer.

Ergebnisse

Die Ergebnisse werden sowohl im Zeit- als auch im Fre-
quenzbereich betrachtet. Abbildung 2 zeigt die berechne-
ten Geschwindigkeiten der Kontaktknoten fiir die nicht
knarzende und die knarzende Konfiguration in Reibrich-
tung iiber zwei volle Perioden.

nicht-knarzende Konfiguration: Geschwindigkeit von Kontaktknoten A
— = =nicht-knarzende Konfiguration: Geschwindigkeit von Kontaktknoten B
knarzende Konfiguration: Geschwindigkeit von Kontaktknoten A
knarzende Konfiguration: Geschwindigkeit von Kontaktknoten B

Abbildung 2: Berechnete Geschwindigkeiten der Kontaktno-
ten fiir die nicht knarzende und die knarzende Konfiguration.

Es ist zu erkennen, dass fiir die nicht knarzende Konfi-
guration die Geschwindigkeiten der Kontaktknoten stets
gleich sind und somit permanentes Haften vorliegt. Fiir
die knarzende Konfiguration existieren pro Periode zwei
Gleitphasen in denen sich die Kontaktknotengeschwin-
digkeiten unterscheiden.

Abbildung 3 zeigt die berechneten und gemessenen Ge-
schwindigkeiten an einem Messpunkt im Frequenzbereich
fiir die nicht knarzende und die knarzende Konfiguration
normal zur Oberfliche der Tiirverkleidung. Zur Auswer-
tung wird der Messpunkt verwendet, welcher dem knar-
zenden Kontakt am néchsten liegt. Da die HBM den Fre-
quenzbereich diskretisiert und nur Vielfache der Grund-
frequenz auftreten, werden die berechneten Ergebnisse
als diskrete Punkte dargestellt.

Die gemessene Systemantwort weist nur relevante Peaks
an der Grundfrequenz von 10 Hz und deren Vielfachen
auf, was die Anwendung der HBM validiert.

Waéhrend die Simulationsergebnisse der nicht knarzenden
Konfigurationen aufler an der Grundfrequenz keine weite-
ren Peaks im Geschwindigkeitsspektrum aufweisen, wer-
den fiir die knarzende Konfiguration auch héhere Harmo-
nische prognostiziert. Hierbei ist auffillig, dass aufgrund
der Symmetrie des Reibgesetzes (siehe (18)) nur ungera-
de harmonische vorhergesagt werden.
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Abbildung 3: Berechnete und gemessene Geschwindigkeiten
am Beschleunigungssensor im Frequenzbereich fiir die nicht
knarzende und die knarzende Konfiguration.

Fiir die nicht knarzende Konfiguration treten in der Mes-
sung ebenfalls Peaks bei hoheren Harmonischen auf. Es
ist davon auszugehen, dass diese aus nicht im Modell ab-
gebildeten Nichtlinearititen aulerhalb des modellierten
Kontaktbereiches entstehen. Das gemessene Geschwin-
digkeitsniveau fiir die knarzende Konfiguration ist jedoch
insbesondere fiir hohere Harmonische deutlich hoher als
fiir die nicht knarzende Konfiguration.

Analog zu [12, 13] ldsst sich die abgestrahlte Schalllei-
stung (ERP) fiir die Tiwverkleidung fiir jede Harmoni-
sche berechnen. Tabelle 1 listet diese fiir die erste Harmo-
nische, sowie fiir die Summe der hoheren Harmonischen
und die ERP Gesamtsumme.

Tabelle 1: Berechnete abgestrahlte Schallleistung der ersten
und der hoheren Harmonische, sowie deren Summe.

Konfig. | ERP der ERP ERP
1. Harm. hoherer Gesamt
Harm.
knarzend 4,402 mW | 0,028 mW | 4,429 mW
nicht [2,687 mW 0 mW 2,687 mW
knarzend

Fiir die nicht knarzende Konfiguration wird kein Schall
oberhalb von 10 Hz abgestrahlt und somit ist kein
Geréusch horbar. Fiir die knarzende Konfiguration wird
auch fiir hohere Harmonische Schall abgestrahlt, da die
ERP Summe grofer 0 ist. Somit ist eine Unterscheidung
zwischen knarzenden und nicht knarzenden Konfigura-
tionen auf Basis der ERP moglich.

Abbildung 4 zeigt die ERP Dichte fiir die erste Harmo-
nische. Es ist zu erkennen, dass iiberwiegend im Bereich
der Kraftanregung Schall abgestrahlt wird.

Im Gegensatz dazu wird fiir hohere Harmonische auch
an Stellen jenseits der Kraftanregung Schall abgestrahlt.
Dies ist in Abbildung 5 anhand der ERP Dichte der 17.
Harmonischen zu erkennen. Hier wird ebenfalls im Be-
reich unterhalb des Tiirgriffs und an der Ablagetasche
Schall abgestrahlt, da eine Kopplung zwischen hoheren
Harmonischen und den hoheren Eigenfrequenzen des Sy-
tems vorliegt.
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Abbildung 4: ERP-Dichte der ersten Harmonischen.
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Abbildung 5: ERP-Dichte der 17. Harmonischen.

Zusammenfassung

Im Rahmen dieser Arbeit wird gezeigt, dass die Me-
thod der Harmonischen Balance geeignet ist um Knarz-
gerdusche zu prognostizieren. Dazu werden Messungen
an einer knarzenden Tiirverkleidung mit Simulationen
verglichen und zeigen gute Ubereinstimmung. Fiir die
knarzende Konfiguration ist permanentes Haften in der
modellierten Kontaktstelle zu erkennen, wihrend bei der
nicht knarzenden Konfiguration pro Periode zwei Haft-
und zwei Gleitphasen vorliegen.

Die abgestrahlte Schalleistung wird auf Basis der nicht-
linearen dynamischen Systemantwort berechnet und
ermoglicht durch das Auftreten von abgestrahltem Schall
bei hoheren Harmonischen eine Unterscheidung zwischen
knarzenden und nicht knarzenden Konfigurationen. So-
mit ist die Methode geeignet Aussagen iiber das Auftre-
ten von Knarzgerduschen zu treffen.

Ein zukiinftiges Entwicklungsfeld kann die Erweiterung
der Methode auf Klappergeriusche sein.
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