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Einleitung

Storgerdusche im Innenraum von Fahrzeugen mindern
das Qualitdtsempfinden der Kunden und stellen eine
hiufige Ursache fiir Reklamationen dar [1]. Daher ha-
ben Hersteller ein grofles Interesse daran, sie zu vermei-
den. Neben Versuchen werden virtuelle Methoden ein-
gesetzt, um moglichst frith Problemstellen zu identifi-
zieren [2]. Die Prognosegiite dieser Methoden ist fiir
Storgerdusche, die durch aneinanderschlagen von Bautei-
len entstehen (z.B. Klappern) zufriedenstellend, jedoch
stellen Storgerdusche aufgrund von Gleiten und Haften
zwischen Bauteilen (z.B. Knarzen) die Entwickler wei-
terhin vor grofle Schwierigkeiten.

Das Ziel der vorliegenden Arbeit ist es, die Progno-
segiite fiir reibungsbasierte Storgerdusche, wie Knarzen,
zu verbessern. Auflerdem soll ein absolutes Maf} fiir das
zu erwartende Storgerdusch bestimmt werden, auf des-
sen Basis Entscheidungen beziiglich Abstellmafinahmen
moglich sind.

In einem ersten Schritt werden die Schwingungen des Sy-
stems unter Beriicksichtigung von Kontakt und Reibung
berechnet. Dabei kommt die Methode der Harmonischen
Balance [3, 4] zum Einsatz.

Im zweiten Schritt werden die Ergebnisse der nichtlinea-
ren Berechnungen verwendet, um die vom System ab-
gestrahlte Schallleistung abzuschitzen. Dazu wird die
dquivalente abgestrahlte Schallleistung (engl. Equiva-
lent Radiated Power ERP, [5]) bestimmt. Damit konnen
Berechnungsergebnisse fiir verschiedene Konfigurationen
miteinander verglichen oder einer Horbarkeitsschwelle
gegeniibergestellt werden. Auf dieser Basis ist es
moglich zu entscheiden, ob eine Problemstelle zu einem
horbaren Gerdusch fithrt und welche Abstellmafinahmen
zielfithrend sind.

Theorie

Die Bewegungsgleichung eines nichtlinearen, diskretisier-
ten Systems lautet:

M(t) + Bi(t) + Ka(t) = Fi(t) + Fnp(z,2.,t) , (1)

mit der Massenmatrix M, der Dampfungsmatrix B und
der Steifigkeitsmatrix K. Der Vektor x(t) enthélt die
Verschiebungen, F(t) die dufleren (hier harmonischen)
Lasten und Fnp(t) die nichtlinearen Terme.

Unter der Annahme, dass das durch (1) beschriebene Sy-
stem auf periodische Anregung mit periodischen Schwin-
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gungen der Schwingungsdauer 7' der Anregung antwor-
tet, kann «(t) ndherungsweise durch eine Fourierreihe be-
schrieben werden:

h
z(t) = zp(t) = Z zyssin(lwt) + xecos(lwt) .
1=0

(2)

Dabei ist h die Anzahl der beriicksichtigten Harmoni-
schen, x;s und x;. sind die Fourier-Koeffizienten und

w= 2% ist die Kreisfrequenz.

Setzt man (2) in (1) ein und wendet die Methode der
Gewichteten Residuen nach Galerkin an, so erhélt man

(M +B+K)&=Fy+ Fyr(3) . (3)
M , B, K und Fy, sind Permutationen der entsprechen-
den Gréflen in (1) und werden zum Beispiel in [6] angege-

ben. Der Vektor & enthilt die Fourier—qufﬁzienten aus
Gleichung (2). Fiir die Bestimmung von Fr, werden

T
Fnip, :/FNL(as,ib,t)sin(lwt)dt d=1..h, (4
0

T
Fni. :/FNL(a;i,t)cos(lwt)dt ,J=0...h (5)
0

durch numerische Integration berechnet.

Die Gleichungen (3) bis (5) beschreiben ein nichtlinea-
res Gleichungssystem das im Allgemeinen iterativ gelost
wird. In dieser Arbeit wird dazu die MATLAB® Routine
fsolve verwendet [7]. Dabei muss die Jacobi Determinan-
te nicht zur Verfiigung gestellt werden, sondern wird vom
Solver wéhrend jeder Iteration numerisch bestimmt. Ab-
bildung 1 zeigt den Programmablauf.
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Abbildung 1: Losungsschema fiir die nichtlinearen Bewe-
gungsgleichungen.
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Anwendung

Die beschriebene Methode wurde an einem Priifstand
angewendet, welcher speziell fiir diese Arbeit ent-
wickelt wurde und ein Schwingungsverhalten aufweist,
das vielen Knarzgerduschen zugrunde liegt. Messun-
gen am Priifstand werden Berechnungsergebnissen ge-
geniibergestellt, um so die Féhigkeiten und Grenzen der
angewendeten Methode zu untersuchen.

Priifstand

Abbildung 2 zeigt den Priifstand im Labor. Dieser be-
steht aus einem sehr steifen Gestell, in das ein Balken
eingespannt ist. Am freien Ende des Balkens befindet
sich ein abgerundeter Kopf, der mit einer Platte in Kon-
takt gebracht werden kann. Durch Verschieben der Platte
wird der Kontakt geschlossen und die Normalkraft einge-
stellt. Kopf und Platte konnen mit verschiedenen Materi-
alproben bestiickt werden. Vier Kraftaufnehmer im Inne-
ren der Platte bestimmen die Normalkraft. Durch einen
Shaker wird die Struktur am Balken harmonisch ange-
regt. Die Antwort des Systems wird durch vier Beschleu-
nigungssensoren gemessen. lhre Positionen sind dem Fi-
nite Elemente Modell in Abbildung 3 zu entnehmen.

In der Kontaktstelle zwischen Kopf und Platte konnen
sich drei verschiedene Zustédnde einstellen. Der Kopf
kann permanent an der Platte haften, gleiten mit ver-
schwindend kurzen Haftphasen in den Umkehrpunkten
oder gleiten mit ausgeprigten Haftphasen an den Um-
kehrpunkten. Schwingungen mit mehr als zwei Haftpha-
sen pro Periode wurden wahrend der Versuche nicht
beobachtet. In den ersten beiden Féllen verhilt sich
das System schwach nichtlinear. Die Bewegung kann
ndherungsweise durch eine harmonische Schwingung
mit viskoser Dampfung beschrieben werden. Der dritte
Fall beschreibt eine Schwingung, die typischerweise zu
Storgerduschen fiihrt [8]. Das System verhilt sich stark
nichtlinear und es sind viele Harmonische im Ansatz (2)
zu beriicksichtigen, um eine solche Schwingung zu be-
schreiben. In dieser Arbeit wurden bis zu 71 Harmonische
verwendet.

Abbildung 2: Priifstand im Labor, Abmessungen: 470 mm
x 100 mm x 250 mm, Masse: 17.8 kg.

Finite Elemente Modell

Um die in Gleichung (1) genannten Systemmatrizen zu
erhalten wurde ein Finite Elemente Modell aufgebaut.

Die Massen- und die Steifigkeitsmatrix werden vom Fini-
te Elemente Programm erstellt und exportiert. Anschlie-
Bend werden sie bei der Anwendung der Methode der
Harmonischen Balance in MATLAB® verwendet.

Abbildung 3 zeigt das Modell. Es besteht ausschliellich
aus Hexaeder Elementen mit quadratischen Ansatzfunk-
tionen. Die verschiedenen Teile des Modells sind mit TTE-
Kontakten und Multi-Point-Constraints (vgl. [9]) ver-
bunden. Diese Kontakte wurden so definiert, dass die Ei-
genfrequenzen (ohne Kontakt zwischen Kopf und Plat-
te) in der Berechnung zu den Resonanzen in der am
Priifstand durchgefiihrten experimentellen Modalanaly-
sen passen. Die Freiheitsgrade der Knoten auf der Unter-
seite des Priifstandes wurden gesperrt.

Die Platte im Versuchsaufbau ist doppelwandig aus-
gefithrt und beherbergt vier Kraftsensoren, welche die
Normalkraft im Kontakt messen. Uber einen Mechanis-
mus, der eine Verschiebung zum Balken hin ermoglicht,
ist die Platte mit dem Gestell verbunden. Im Finite Ele-
mente Modell sind die Kraftsensoren sowie der Mechanis-
mus nicht abgebildet. Die Platte ist einwandig und nicht
in x verschiebbar. Um die Quersteifigkeit des Mecha-
nismus und der Kraftsensoren zu beriicksichtigen, wur-
de im Modell ein Federelement verwendet. Es ermoglicht
eine Relativbewegung zwischen Platte und Gestell in z-
Richtung. Die Steifigkeit des Federelementes wurde so
festgelegt, dass bei geschlossenem Kontakt die erste Ei-
genfrequenz des Balkens zwischen Versuch und Berech-

nung iibereinstimmt, sie betrigt k = 700 N mm™1.

Beschleunigungssensoren

Balken
Kopf
Platte

Feder
Gestell

Abbildung 3: FE-Modell des Priifstands, Netz: 31519 Ele-
mente, Kantenldnge max.: 10 mm, Kantenldnge min.: 0.9 mm.

Bestimmung der Systemparameter

Sind Massenmatrix M und Steifigkeitsmatrix K be-
kannt, konnen daraus die Matrizen M und K er-
stellt werden. Um mit der Losung der Bewegungsglei-
chung nach Abbildung 1 beginnen zu kénnen fehlen die
Déampfungsmatrix B, der Vektor der &ufleren Lasten
Fr, und ein Startwert £o mit den Fourier-Koeffizienten
nach Gleichung (2). Der Vektor der nichtlinearen Lasten
ﬁ‘N L wird wihrend der Iterationen nach Abbildung 1 be-
stimmt.

Zur Berechnung der Dampfungsmatrix wird Rayleigh
Démpfung [10] angenommen. Durch den Abgleich mit
Versuchen wurden die Rayleigh-Koeffizienten o = 0 s7!
und S = 0.35 s bestimmt. Der Vektor F'j, beinhaltet die



dueren Lasten, die auf das System einwirken und hier als
Punktlasten an Knoten eingeleitet werden, die der Posi-
tion des Shakers im Versuch entsprechen. Aus B und F'p,
werden B und Fy, entsprechend [6] erstellt. Als Startwert
Zo wird die Losung des linearen Gleichungssystems mit
Fnr = 0 in Gleichung (3) verwendet.

Damit liegen alle notwendigen Werte vor, um mit der
Prozedur nach Abbildung 1 zu beginnen. Wihrend jeder
Iteration werden die nichtlinearen Terme aufgrund von
Reibung berechnet. Dies geschieht im Zeitbereich, um
anschliefend die Integrale (4) bis (5) zu berechnen. In
dieser Arbeit ist Coulomb’scher Reibung mit konstanter
Normalkraft und gleichem Reibkoeffizienten fiir Haften
und Gleiten p = py = pg die einzige Nichtlinearitédt im
System. Die Ermittlung von Fn fiir diesen Fall wird in
[11] beschrieben.

Ergebnisse
Schwingungen am Priifstand

Die Methode der Harmonischen Balance wurde auf das
Finite Elemente Modell des Priifstandes (Abbildung 2)
angewendet. Die Berechnungsergebnisse werden Versu-
chen am Priifstand gegeniibergestellt. In beiden Féllen
wurden die gleichen Parameter fiir Anregung und Nor-
malkraft verwendet. Im Versuch kam die Materialpaa-
rung PVC Softskin (Kunstleder) gegen PC-ABS zum
Einsatz. Da das Reibverhalten der Kontaktpartner nicht
bekannt ist, wurde das im vorigen Abschnitt beschriebene
Modell eingesetzt. Dabei wurde der Reibkoeffizient p an-
gepasst, bis die Ergebnisse aus Berechnung und Versuch
bestmoglich tibereinstimmten. Der so erhaltene Wert be-
tragt p =0, 39.

Da fiir Schallabstrahlung die Geschwindigkeit an der
Oberfliche des Systems und ihre Frequenz mafigeblich
ist, wird sie im folgenden Vergleich herangezogen. Ab-
bildung 4 zeigt den Vergleich zwischen Versuch und Be-
rechnung fiir die Geschwindigkeit in z Richtung an einem
Sensor am Kopf (vgl. Abbildung 3). Fiir die im Zeitbe-
reich kontinuierlichen Berechnungsergebnisse ergibt sich
im Frequenzbereich ein diskretes Spektrum. Daher sind
sie in Abbildung 4 als rote Kreuze dargestellt.

Zwei wesentliche Erkenntnisse lassen sich aus Abbildung
4 ziehen. Zum einen ist die Annahme, dass das System
auf periodische Anregung mit periodischen Schwingun-
gen antwortet gerechtfertigt. Die Anregungsfrequenz und
ihre Harmonischen dominieren das Spektrum der Ver-
suchsergebnisse. Eigenfrequenzen oder andere von den
Harmonischen verschiedene Frequenzen treten nicht in
Erscheinung. Diese Schwingung lasst sich mittels ei-
ner Fourierreihe beschreiben, womit die Bedingung fiir
die Anwendung der Methode der Harmonischen Balance
erfiillt ist. Zum anderen sind im gemessenen Spektrum
alle Harmonischen ausgeprégt, wiahrend in den Berech-
nungsergebnissen die geraden Vielfachen der Anregungs-
frequenz fehlen. In der Berechnung ist die Reibkraft der
einzige nichtlineare Term. Durch die Annahme konstan-
ter Normalkraft ist sie eine ungerade Funktion der Rela-
tivgeschwindigkeit im Kontakt. Die Fourier-Koeffizienten
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dieser ungeraden Funktion sind fiir gerade vielfache der
Anregungsfrequenz null und liefern keinen Beitrag im
Spektrum in Abbildung 4. Die Messungen zeigen, dass
die Normalkraft im Kontakt nicht konstant, sondern ei-
ne gerade Funktion der Auslenkung des Kopfes in z ist.
Folglich sind auch die geraden Harmonischen im gemes-
senen Spektrum ausgepréigt. Durch eine Erweiterung des
mathematischen Modells um eine variable Normalkraft
ist eine bessere Ubereinstimmung zwischen Versuch und
Simulation zu erwarten.

Trotz der beschriebenen Abweichungen ist die
Ubereinstimmung  zwischen Versuch und Simulation
fiir ungerade Harmonische in Abbildung 4 (mit Ausnah-
me der 9. Harmonischen) sehr gut, so dass auf Basis
der Berechnungsergebnisse im néchsten Abschnitt die
Abschatzung der abgestrahlten Schallleistung erfolgt.
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Abbildung 4: Vergleich der Geschwindigkeit in z-Richtung
am Balkenkopf.

Schallabstrahlung

Ziel dieser Arbeit ist es, die Horbarkeit von
Storgerduschen, die aufgrund von Reibung in schwingen-
den Systemen entstehen, zu prognostizieren. Dazu wird
ein absolutes Mafl bendétigt, welches erlaubt Berech-
nungsergebnisse miteinander zu vergleichen oder einem
Grenzwert gegeniiberzustellen. Ein solches absolutes
Maf ist die dquivalente abgestrahlte Schallleistung. Sie
wird durch

N,
1 1 -

P = 055 [10@)PA0(@) % Jpses > At (6)
=1

bestimmt, wobei die Summe in Gleichung (6) fiir diskrete
Systeme wie das hier verwendete Finite Elemente Modell
Anwendung findet.

In (6) ist ps die Dichte und ¢y die Schallgeschwindigkeit
im umgebenden Fluid. Der Vektor v (x) beschreibt die
Geschwindigkeit normal zur Oberfliche O des Systems.
Im Fall eines diskreten Systems ist IV, die Anzahl der
Oberflichenelemente, A; die Fliche des Elementes [ und
v; seine Geschwindigkeit in Normalenrichtung.

Die dquivalente abgestrahlte Schallleistung ist eine effek-
tive Moglichkeit ein Storgerdusch zu quantifizieren, ohne
das Schallfeld zu bestimmen. Sie hat den Nachteil, dass
ein konstanter Abstrahlgrad von o = 1 fiir alle Frequen-
zen und alle Elemente der Oberfliche angenommen wird.
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Dadurch kommt es zum Beispiel bei niedrigen Frequen-
zen zu einer Uberschitzung der abgestrahlten Schalllei-
stung. In diesem Sinne beschreibt die dquivalente abge-
strahlte Schallleistung eine obere Schranke und fiithrt bei
der Prognose von Storgerduschen zu einer konservativen
Auslegung. Fiir detaillierte Betrachtungen des Schallfel-
des wird auf die Randelementmethode verwiesen [12].

Abbildung 5 zeigt die dquivalente abgestrahlte Schalllei-
stung fiir die in Abbildung 4 beschriebene Schwingung.
Die Ergebnisse quantifizieren die vom System abgestrahl-
te Schallleistung und erméglichen es, sie einer Schranke
gegeniiberzustellen. Zur Veranschaulichung ist in Abbil-
dung 5 die Leistung angegeben, die dem Schalldruck fiir
einen Lautstérkepegel von 10 phon (vgl. [13]) entspricht.
Fiir die Umrechnung des Schalldruckes in Leistung wurde
dabei von einer ebenen Welle mit 110 cm? Fliiche ausge-
gangen.
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Abbildung 5: Aquivalente abgestrahlte Schallleistung auf
Basis von Berechnungsergebnisses am Priifstand und Ver-
gleich zu einer Horbarkeitsschwelle.

Alle Anteile der #quivalenten abgestrahlten Schalllei-
stung in Abbildung 5 liegen unterhalb der hier definier-
ten Horbarkeitsschwelle. Die fiir den Priifstand berechne-
te Schwingung fiihrt demnach nicht zu einem hoérbaren
Geréusch.

Neben dem Vergleich zu einer selbst festgelegten Schwel-
le, ermoglicht die &quivalente abgestrahlte Schalllei-
stung verschiedene Konfigurationen gegeniiberzustellen.
Bei der Betrachtung von Varianten oder der Optimie-
rung eines bestehenden Systems ist es damit moglich, die
glinstigste Konfiguration im Bezug auf Storgerdusche zu
bestimmen.

Zusammenfassung

In der vorliegenden Arbeit wird eine neue Methode fiir
die Prognose von reibungsbasierten Stérgerduschen vor-
gestellt. Sie beriicksichtigt Kontakt und Reibung im Mo-
dell, die als Ursache von Storgerduschen wie Knarzen gel-
ten.

Die Bewegungsgleichung wird mit der Methode der Har-
monischen Balance gelost. Der Vergleich zum Versuch
zeigt, dass die Voraussetzungen fiir die Anwendung dieser
Methode erfiillt sind und fiir ungerade Harmonische eine
gute Ubereinstimmung besteht. Fiir eine Verbesserung
der Berechnungsergebnisse muss das Kontaktmodell um
eine verdnderliche Normalkraft erweitert werden.
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Die Ergebnisse fiir die Systemantwort auf harmoni-
sche Anregung werden verwendet, um die abgestrahl-
te Schallleistung abzuschétzen. Sie dient als Mafl fiir
die Horbarkeit eines Gerédusches und damit als Entschei-
dungsgrundlage bei der Behandlung von Storgerduschen
im frithen Entwicklungsprozess.
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