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Einleitung
Neben dem visuellen und taktilen ist der auditive Ein-
druck maßgebend für die wahrgenommene Qualität von
Fahrzeugen. Störgeräusche wie Klappern und Knarzen,
die für Fahrzeuginsassen hörbar sind, führen zum Ein-
druck minderer Qualität. Durch ständige Verbesserun-
gen der Fahrzeugakustik, insbesondere durch Verringe-
rung maskierender Nebengeräusche wie jenen des An-
triebsstrangs, des Reifenabrollens oder des Fahrtwindes,
kommt der Vermeidung unerwünschter Geräusche im
Fahrzeuginnenraum steigende Bedeutung zu [1][2]. Ne-
ben hohen Gewährleistungskosten verursacht das Verhin-
dern von Störgeräuschen bereits in Entwicklung und Pro-
duktion zeitlichen und monetären Aufwand, der im Sin-
ne der Wettbewerbsfähigkeit zu minimieren ist [3]. Der
Stand der Technik, Störgeräusche numerisch vorherzusa-
gen, basiert auf linearen Ansätzen und resultiert in einem
empirischen Index, der das Risiko für das Auftreten ei-
nes Störgeräuschs an einer bestimmten Stelle abschätzt.
Klapper- und Knarzgeräusche entstehen allerdings durch
Kontaktphänomene. Durch wiederholten Kurzzeitkon-
takt orthogonal zur Oberfläche kommt es zu impulsar-
tiger Anregung der Struktur. Dadurch kann ein Klap-
pergeräusch emittiert werden. Knarzgeräusche hingegen
entstehen durch eine Relativbewegung in ständigem Kon-
takt tangential zur Oberfläche, welche durch einen wie-
derholtenWechsel zwischen Haften und Gleiten charakte-
risiert ist. Daher ist eine physikalisch korrekte Abbildung
dieser für Störgeräusche ursächlichen Kontaktphänomene
nur mit einem nichtlinearen Ansatz möglich.

Theorie
Um den Bewegungszustand und wirkende Kräfte in knar-
zenden [4] oder klappernden [5] Konfigurationen berech-
nen zu können, kann die Methode der Harmonischen Ba-
lance (Harmonic Balance Method, HBM) in Kombination
mit der Alternating Frequency-Time Domain Methode
(AFT) angewendet werden.

Methode der Harmonischen Balance
Die Methode der Harmonischen Balance ermöglicht das
näherungsweise Lösen von nichtlinearen Differentialglei-
chungen im eingeschwungenen Zustand [6][7][8][9][10].
Voraussetzung hierfür ist die Periodizität der Anre-
gung fa (t), d.h.

fa (t+ T ) = fa (t) , (1)

und der Verschiebung u (t), d.h.

u (t+ T ) = u (t) , (2)

zum Zeitpunkt t mit derselben Schwingungsdauer T ,

T =
2π

ω
, (3)

wobei ω die Kreisfrequenz bezeichnet.

Die Bewegungsgleichung

Mü (t) +Du̇ (t) +Ku (t) + fnl (u̇,u, t) = fa (t) (4)

bildet vereinfacht das nichtlineare Verhalten räumlich
diskretisierter Systeme im Zeitbereich, z.B. klappern-
der oder knarzender Konfigurationen, ab. Die Massen-
matrix M, Dämpfungsmatrix D und Steifigkeitsmatrix
K beschreiben das System. Die Beschleunigung ü (t),
die Geschwindigkeit u̇ (t) und die Verschiebung u (t)
zeigen den Bewegungszustand. Während die Anregung
fa (t) als äußere Kraft auf der rechten Seite der Glei-
chung (4) steht, werden die dadurch entstehenden nicht-
linearen Kontaktkräfte fnl (u̇,u, t) als innere Kräfte links
des Gleichheitszeichens definiert. So werden die Fremder-
regung bei störgeräuschemittierenden Systemen und die
daraus entstehenden, kontakt- und reibungsinduzierten
systemimanenten Kräfte berücksichtigt.
Unter Erfüllung der Periodizitätsvoraussetzung von An-
regung und Systemantwort in Gleichung (1) bis (3)
können die veränderlichen Größen der Bewegungsglei-
chung (4), z.B. u (t), durch periodische Größen, z.B.
uh (t), wiedergegeben werden:

u (t) ≈ uh (t) , (5)

u̇ (t) ≈ u̇h (t) , (6)

ü (t) ≈ üh (t) , (7)

fa (t) ≈ fa,h (t) , (8)

fnl (u̇,u, t) ≈ fnl,h (u̇,u, t) . (9)

Die periodischen Größen werden dabei als abgebrochene
Fourierreihen mit der Anzahl h an Harmonischen model-
liert:

uh (t) =
u0,c

2
+

h∑
k=1

(uk,c cos (kωt) + uk,s sin (kωt)) , (10)

u̇h (t) =

h∑
k=1

kω (−uk,c sin (kωt) + uk,s cos (kωt)) , (11)
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üh (t) =

h∑
k=1

k2ω2 (−uk,c cos (kωt)− uk,s sin (kωt)) , (12)

fa,h (t) =

fa,0,c
2

+

h∑
k=1

(fa,k,c cos (kωt) + fa,k,s sin (kωt)) ,
(13)

fnl,h (u̇,u, t) =

fnl,0,c
2

+

h∑
k=1

(fnl,k,c cos (kωt) + fnl,k,s sin (kωt)) .
(14)

Dies hat einen modellreduzierenden Charakter, da zeit-
kontinuierliche Größen, z.B. u (t), mit periodischen
Größen, z.B. uh (t), angenähert werden, welche durch ei-
ne endliche Anzahl h an Harmonischen mit 2h+1 Fourier-
koeffizienten, z.B. u0,c, uk,c und uk,s mit k ∈ [1, 2, · · ·h],
beschrieben werden.
Durch das Einsetzen der als abgebrochene Fourierrei-
hen angenäherten Größen entsprechend Gleichung (10)
bis (14) in die Bewegungsgleichung (4), Sortieren der Vor-
faktoren des Sinus- und Cosinus-Anteils sowie Schreiben
aller Bestandteile auf die linke Seite der Gleichung erhält
man
h∑

k=0

[(
K− k2ω2M

)
uk,c + kωDuk,s + fnl,k,c − fa,k,c

]
cos (kωt)+

h∑
k=1

[(
K− k2ω2M

)
uk,s + kωDuk,c + fnl,k,s − fa,k,s

]
sin (kωt)

= 0 .

(15)

Um Gleichung (15) erfüllen zu können, müssen die Vor-
faktoren der harmonischen Anteile in eckigen Klammern
zu Null werden. Somit können das cos-Residuum(
K− k2ω2M

)
uk,c + kωDuk,s + fnl,k,c − fa,k,c = 0

∀ k ∈ [0, 1, 2, · · ·h]
(16)

und das sin-Residuum(
K− k2ω2M

)
uk,s + kωDuk,c + fnl,k,s − fa,k,s = 0

∀ k ∈ [1, 2, · · ·h]
(17)

gebildet werden. Der statische Lastfall wird hierbei durch
den Index k = 0 im cos-Residuum berücksichtigt.
Aus beiden Residuen ergeben sich eine Anzahl von 2h+1
Gleichungen, die derselben Zahl an unbekannten Fourier-
koeffizienten für die Beschreibung des Bewegungszustan-
des gegenüberstehen und somit ein lösbares lineares Glei-
chungssystem bilden.
Durch das Ersetzen der Größen des Zeitbereichs mit je-
nen des Frequenzbereichs wird eine Transformation der
Bewegungsgleichung vom Zeitbereich in den Frequenzbe-
reich vollzogen. Dadurch ergibt sich die Bewegungsglei-
chung im Frequenzbereich[

M̃ (ω) + D̃ (ω) + K̃ (ω)
]
ũ+ f̃nl (ũ)

!
=

S̃ (ω) ũ+ f̃nl (ũ) = f̃a .
(18)

Die Systemmatrizen im Frequenzbereich, M̃, D̃ und K̃,
sind mehrfache Anordnungen der Systemmatrizen im
Zeitbereich. Die Anordnung erfolgt entsprechend den
berücksichtigten Harmonischen. Die Systemmatrizen des
Frequenzbereichs enthalten auch die Vorfaktoren aus den
Zeitableitungen der Bewegungsgrößen, k2ω2 und kω, und
können als dynamische Systemmatrix S̃ zusammenge-
fasst werden. Der Vektor ũ beschreibt den Bewegungszu-
stand im Frequenzbereich und enthält die Fourierkoeffizi-
enten u0,c, uk,c und uk,s mit k ∈ [1, 2, · · ·h] entsprechend
Gleichung (10).

Alternating Frequency-Time Domain Me-
thode
Für die iterative Lösung von Gleichung (18) werden zu-
dem die nichtlinearen Kontaktkräft f̃nl (ũ) benötigt. Um
diese im Zeitbereich bestimmen zu können, muss der Be-
wegungszustand ũ des Systems bei jeder Iteration vom
Frequenzbereich in den Zeitbereich transformiert werden.
Dafür wird die Alternating Frequency-Time Domain Me-
thode nach Cameron und Griffith [11] angewendet. Sie
ermöglicht mit Hilfe der Fourier-Transformation und der
inversen Fourier-Transformation ein Hin- und Hersprin-
gen zwischen Zeit- und Frequenzbereich. Die Fourierkoef-
fizienten der nichtlinearen Kontaktkräfte fnl (u̇,u, t) wer-
den durch numerische Integration bestimmt. So kann die
Abbruchbedingung (19) der iterativen Lösungsfindung
auf Konvergenz geprüft werden, um den Bewegungszu-
stand für die gegebene Anregung näherungsweise zu be-
stimmen

S̃ (ω) ũ+ f̃nl (ũ) = f̃a . (19)

Equivalent Radiated Power
Ist die Geschwindigkeit u̇(t) an der Oberfläche A des
klappernden oder knarzenden Systems bekannt, kann mit
der Dichte ρf und der Schallgeschwindigkeit cf des um-
gebenden Fluids die Equivalent Radiated Power

Peq =
1

2
ρfcf

∫
|u̇ (t)|2dA (20)

als Maximalwert und Annäherung für den tatsächlich ab-
gestrahlten Schall berechnet werden.

Versuchsaufbau
Für die experimentelle Untersuchung des Klap-
perphänomens sowie den Abgleich mit Simulations-
ergebnissen wurde ein Klapperprüfstand entwickelt
und aufgebaut [5]. Dieser besteht aus zwei Halte-
vorrichtungen. Eine der Vorrichtungen spannt einen
Schwingungsbalken einseitig ein. An dessen freiem
Ende findet der Klapperkontakt mit einer Platte statt.
Diese Platte ist an ihren Rändern mit der zweiten
Haltevorrichtung fixiert. Der Balken wird durch einen
elektrodynamischen Shaker in Schwingung versetzt.
Das freie Ende des Balkens schlägt wiederholt auf die
eingespannte Platte, wodurch ein Klappergeräusch er-
zeugt wird. Die tatsächlich vom Shaker auf die Struktur
eingebrachte Anregungskraft sowie die Kontaktkraft
am Klapperpunkt wird von piezoelektrischen Kraftsen-
soren gemessen. Der Bewegungsuzstand des gesamten
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Prüfstandes wird mit Laser-Doppler-Vibrometern gemes-
sen. Während ein Scanning-Laser-Doppler-Vibrometer
die Schwingungsantwort des einseitig eingespannten
Balkens und eines Teils der Platte von oben misst,
nimmt ein weiteres Laser-Doppler-Vibrometer die
Geschwindigkeit des Klapperkontaktpunktes an der
Unterseite der Platte auf. So kann die Schwingung des
Klapperprüfstandes insbesondere nahe des Klapperkon-
takts, wo ein mögliches Klappergeräusch vorzugsweise
abgestrahlt wird, mit den Ergebnissen der Simulation
verglichen werden.

Simulation mit HBM und AFT
Für den Abgleich von Simulation und Versuch wurde
ein numerisches Modell des Klapperprüfstandes aufge-
baut [5]. Basis der Simulation ist die virtuelle Geo-
metrie des Klapperprüfstandes. Diese wird mit Hil-
fe der Finite Elemente Methode (FEM) räumlich dis-
kretisiert. Die dynamischen Eigenschaften des FEM-
Modells werden iterativ so angepasst, dass die er-
sten Eigenfrequenzen des linearen virtuellen Modells
mit jenen des realen Prüfstandes ohne Klapper-
kontakt annähernd übereinstimmen. So können die
in Gleichung (4) abgebildeten Systemmatrizen, die
Massen-, Dämpfungs- und Steifigkeitsmatrix, bestimmt
werden. Das Dämpfungsmaß wird mit der Rayleigh
Dämpfung [12] experimentell bestimmt. Um die Rechen-
zeit zu verkürzen, wird das FEM-Modell mit Hilfe der
Craig-Bampton-Methode [13] auf die Freiheitsgrade des
Kontakts reduziert.
Die so erhaltene lineare numerische Systembeschreibung
wird an die HBM-AFT-Routine übergeben. Diese be-
rechnet näherungsweise die Schwingungsantwort des Sy-
stems Klapperprüfstand für die gegebene Anregung un-
ter Einbeziehung der nichtlinearen Kräfte im Klapper-
kontakt. Das Simulationsergebnis kann mit der im Ver-
such gemessenen Schwingungsantwort des realen Klap-
perprüfstandes verglichen werden. Abschließend kann,
wenn die Oberflächengeschwingigkeiten des schwingen-
den Systems bekannt sind, die abgestrahlte Schallleistung
gemäß Gleichung (20) näherungsweise berechnet werden.

Zusammenfassung
Störgeräusche wie Klappern und Knarzen, die vom Fahr-
zeuginsassen wahrgenommen werden, führen zum Ein-
druck geringer Qualität, zu hohen Gewährleistungskosten
und zu kostspieligem Zusatzaufwand in Entwicklung
und Produktion. Da diese Störgeräusche durch Kon-
taktphänomene entstehen, ist eine physikalisch korrekte
Abbildung nur unter Anwendung von Simulationsme-
thoden möglich, welche nichtlineares Systemverhalten
miteinbeziehen können. Daher wird in der vorliegenden
Arbeit gezeigt, wie man die Harmonische Balance Metho-
de in Kombination mit der Alternating Frequency-Time
Domain Methode zur Prognose von Störgeräuschen im
Fahrzeuginnenraum anwendet. Abschließend wird der
Versuchsaufbau eines Klapperprüfstandes beschrieben,
dessen Messergebnisse zum Abgleich mit Simulationser-
gebnissen dienen.
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