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KurzfassungShwingungen des Antriebsstranges, verursaht durh die Drehungleihförmig-keit der Verbrennungskraftmashine, führen oftmals zu komfortmindernden NVH-Phänomen, wie zum Beispiel dem Boom-Geräush (Brumm-Geräush). Um die Qua-lität zukünftiger Produkte weiter zu verbessern und um in diesem Zusammenhangeine noh e�zientere Produktentwiklung zu erreihen, ist es notwendig, vor allemvirtuelle Entwiklungsmethoden, auh in Kombination mit realer Hardware, zu ver-bessern. Ziel ist es, eine möglihst frühe und zunehmend virtuelle Absiherung imProzess voranzutreiben, um Kosten und Entwiklungszeiten weiter zu senken.In dieser Arbeit werden Ehtzeit- und O�ine-Mehrkörpersimulationsmodelle ei-nes PKW-Antriebsstranges zur Simulation des vibro-akustishen Verhaltens, insbe-sondere des Boom-Geräushes hinsihtlih der Modellbildung, Ergebnisqualität undRehene�zienz analysiert. Die gezeigten Untersuhungen dienen als Basis um dieaufgebauten Modelle hinsihtlih der Modelldetaillierung, -parametrierung und Be-rehnungsdauer zu verbessern und um eine verallgemeinerbare Vorgehensweise zurPhänomenabbildung von NVH-Phänomenen daraus abzuleiten. Die Berehnungenwurden mit umfangreihen Messungen am akustishen Rollenprüfstand validiert.Am Antriebsstrangprüfstand wurde eine einfahe aber e�ziente Vorgehensweise er-arbeitet um Kardenwellenbiegeshwingungen mit einem Sanning Laservibrometerzu erfassen.Detaillierte O�ine-Simulationsmodelle können herangezogen werden um Ehtzeit-Modelle hinsihtlih der genannten Eigenshaften zu verbessern und ermöglihen sobereits in frühen Entwiklungsphasen eine erste Modellvalidierung, bevor erste Pro-totypenmessungen vorhanden sind.Die vorliegende Arbeit gibt dabei Rükshlüsse mit welhem Detaillierungsgradund in welhem Frequenzbereih Ehtzeit-Modelle des Antriebsstranges noh mithinreihender Ergebnisqualität im Vergleih zu sehr detaillierten O�ine-Modellenberehnet werden können. Es konnte nahgewiesen werden, dass Drehshwingungenim Frequenzbereih bis a. 80 Hz mit Ehtzeit-Modellen mit sehr guter Ergebnisqua-lität berehnet werden können. Ferner konnte gezeigt werden, dass die Einbindungmodal kondensierter Körper (z. B. im Bereih der Kardanwelle) in der Ehtzeit-Simulation beherrshbar ist, es aber noh Erweiterungen bei der Modellportierungseitens der Softwarehersteller bedarf. An die Grenzen der Ehtzeitfähigkeit stoÿenIII



Ehtzeit-Modelle bei der gekoppelten Simulation von Aufbau- und Aggregatshwin-gungen (Motor-Getriebe-Verband und Hinterahsgetriebe), welhe im untersuhtenFrequenzbereih niht mehr in Ehtzeit simuliert werden können. Im Gegensatz dazuist es möglih mit detaillierten O�ine-Modellen des Antriebsstranges Biegeshwin-gungen der Kardanwelle, welhe mit Shwingungen des Hinterahsgetriebes gekop-pelt sind, mit guter Übereinstimmung zur Messung zu berehnen. Zur Verbesserungder Ergebnisqualität ist es notwendig, insbesondere die frequenzabhängigen Parame-ter von nihtlinearen Komponenten (z. B. Elastomerlager, Hardysheiben) imModellzu berüksihtigen. Mittels einer automatisierten und systematishen Parameteri-denti�kation für Ehtzeit- und O�ine-Modelle mit nihtlinearer Optimierung kanndie Ergebnisqualität nohmals deutlih verbessert werden. Im Gegensatz zu den nor-malerweise verwendeten idealisierten Randbedingungen am Komponentenprüfstandkann mit dieser Methode das reale Umfeld für Elastomerlager im Gesamtantriebberüksihtigt werden. Mit dem beshriebenen Vorgehen liegt auh ein verallge-meinerbarer Ansatz mit Rihtlinien zur e�zienten und detaillierten Simulation vonNVH-Phänomen vor.

IV



AbstratDrive train vibrations, exited by the rotational irregularity of internal ombus-tion engines, often ause unomfortable NVH phenomena like the booming noise. Tofurther improve the quality of future produts and to reah a more e�ient produtdevelopment proess it is essential to mainly improve virtual and ombinations ofvirtual and hardware based produt development methods. The aim is to inreasevirtual reliability in the proess, to further redue osts and development time.In this thesis real time and o�ine multi body simulation models of a passengerar drivetrain, used to simulate the vibro-austi behaviour with fous on boomingnoise, are analysed towards di�erent modeling approahes, results quality and al-ulation e�ieny. The shown investigations are a basis to improve the developedmodels with respet to results quality and alulation e�ieny to derive a generalvalid approah for simulating NVH phenomena. The alulations are ompared withvarious measurements on an aousti roller dyno. At a drivetrain testrig a simplebut e�ient approah was developed to measure bending vibrations of the propellershaft.Detailed o�ine simulation models an be used to improve real time models to-wards the mentioned aspets. Thereby they allow a �rst model validation alreadyat early development stages, before �rst measurements of prototypes are available.In this thesis onlusions an be drawn whih level of detail and whih frequenyrange is valid for real time models for a preise simulation. It ould be shown, thatrotational irregularities an be simulated in real time, with high results quality andin the frequeny range up to 80 Hz. Further it ould be shown, that implementingmodal ondensated bodies (e.g. of the propshaft)is possible in real time simulation,but still enhanements for the model transfer to the hardware target are requiredfrom the software manufaturers. Limitations are given for real time simulationmodels for the oupled simulation of body and aggregates vibrations (eg. powerunit, rear axle drive), whih annot be simulated under real time in the onsideredfrequeny range. In ontrast o�ine simulation models of the drivetrain allow sim-ulating oupled bending vibrations of the propshaft and the rear axle drive withgood orrelation ompared to the measurements. To improve results quality it isessential to inlude the frequeny dependent parameters of nonlinear omponents(elastomeri mounts, hardy diss) in the model. With an automatized and sys-V



temati parameteridenti�ation method for real time and o�ine simulation modelsresults quality an be improved signi�antly. Compared to the normally used idealboundary onditions on omponent test rigs, this method allows to onsider the realsurrounding onditions of the entire drive train. The available approah provides agenerally valid method to e�iently and preisely simulate NVH phenomena.
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1. Einleitung
1.1 EinführungDas NVH-Verhalten von Personenkraftwagen ist heutzutage ein wihtiges pri-märes Qualitätsmerkmal und beein�usst damit die Kaufentsheidung des Kundenentsheidend (Abbildung 1.1). Niederfrequente Shwingungen des Antriebsstranges(bis a. 100 Hz) werden dabei hauptsählih durh die Verbrennungskraftmashi-ne (Drehungleihförmigkeit) und durh Fahrbahnunebenheiten (Fahrbahn erregteShwingungen) angeregt. Durh das Eigenshwingungs- und Übertragungsverhaltendes gesamten Antriebssystems können die Anregungen unter harakteristishen Be-triebsbedingungen im Triebstrang verstärkt und in den Fahrzeugaufbau eingeleitetwerden. Dadurh werden globale Eigenmoden des Aufbaus angeregt. Die Fahrzeug-insassen nehmen die dadurh hervorgerufen Shwingungen und Geräushe je nahStärke und Ausmaÿ als qualitätsmindernd, als unangenehm oder verbundenen mitUnwohlsein war.
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mittelbarAbbildung 1.1: Unmittelbarkeit des Erlebens wesentliher Fahrzeugeigenshaftennah [236℄Die Simulation von Antriebssystemen spielt in der Fahrzeugentwiklung eine im-mer wihtigere Rolle, da dadurh Entwiklungszeiten verkürzt und Entwiklungsko-sten gesenkt werden können. Hierbei ist jedoh entsheidend, dass die Simulation in1



1. Einleitungallen Phasen der Entwiklung in Abhängigkeit von der jeweiligen Anforderung aus-sagekräftige und auh belastbare (belastbar im Sinne von abgesihert) Ergebnisseliefern kann. Dies erfordert e�ziente und an die bei der Entwiklung auftretendenProbleme angepasste CAE-Methoden mit einer hohen Ergebnisqualität. So ist esmöglih bereits in der frühen Konzept- und Design-Phase die hohen Anforderun-gen an das zukünftige Produkt zu evaluieren, frühzeitig in den Prozess einzusteu-ern und diesen somit besser abzusihern. In späteren Entwiklungsphasen könnenmit Hilfe von Simulationen zeitaufwendige und kostenintensive Prototypentests mitVarianten- und Parameterstudien reduziert werden. Entwiklungszeiten werden da-durh verkürzt (sogenanntes Frontloading im Entwiklungsprozess) und Entwik-lungskosten gesenkt (siehe Abbildung 1.2 und 1.3).
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Abbildung 1.2: Optimierung des Antriebsstrang-Entwiklungsprozesses durh Front-loading nah [171℄Die hier vorliegende Arbeit behandelt Shwingungen des Triebstranges hervorge-rufen durh die Drehungleihförmigkeit des Verbrennungsmotors. Die Thematik ist2



1. Einleitung
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- BrandingAbbildung 1.3: Abstimmung der Fahrbarkeit im Entwiklungsprozess [234℄insofern von hoher Relevanz, da aufgrund von Downsizing Methoden, wie Reduk-tion der Zylinderzahlen, verstärkte Au�adung und verbesserte Brennverfahren mithöherer Zylinderdrukanregung, die Anregung der Verbrennungskraftmashine wei-ter zunimmt. Vor allem aufgeladene Dieselmotoren, in Kombination mit hinsihtlihVerbrauh und Emissionen optimierten Brennverfahren, stellen hier enorme Her-ausforderungen an die NVH-Abstimmung des Antriebsstranges dar. Vershärft wirddiese Tendenz zusätzlih noh durh eine verbrauhsoptimale Betriebsstrategie beiniedrigen Drehzahlen und höheren Lasten (Downspeeding).Die hohe Drehungleihförmigkeit ist jedoh kein rein dieselmotorishes Attribut,denn auh beim Ottomotor steigt aufgrund der Einführung der Direkteinspritzungund Au�adung die motorseitige Anregung. Für zukünftige Fahrzeugentwiklungenbedarf es daher einer optimierten NVH-Abstimmung des gesamten Antriebsstranges.
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1. Einleitung1.2 Stand der WissenshaftHistorish gesehen hat H. Frahm [63℄ zu Beginn des 19. Jahrhunderts erste Un-tersuhungen über dynamishe Vorgänge in Wellensystemen von Shi�smashinensowohl experimentell als auh rehnerish durhgeführt. 1901 hat L. Göttingen [152℄theoretishe Untersuhungen über die Dynamik von Kurbelgetrieben verö�entliht.Entsheidend vorangetrieben wurde die Forshung durh die Forderung nah Leiht-bau für Luftshi�e und Flugzeuge [51℄.Mit dem Beginn des Computerzeitalters erfolgt eine rasante Weiterentwiklungder Simulation von Antriebssystemen. Heutzutage kommt vor allem der übergeord-neten Gesamtsystembetrahtung [136, 137, 140, 138, 139℄ eine besondere Rolle zu,da sih durh das Zusammenwirken der vershiedenen Teilsysteme Synergiee�ektezeigen.Die begrenzte Verfügbarkeit fossiler Kraftsto�e und die zunehmende Umweltbe-lastung beein�ussen hauptsählih die legislativen und gesellshaftlihen Rahmenbe-dingungen in der Fahrzeugentwiklung. Dabei müssen die betriebswirtshaftlihenAspekte sowie die Nahhaltigkeit des Produktes berüksihtigt werden. Hinsiht-lih der Optimierung des Antriebsstranges gehört zu den wesentlihen Zielen dieFahrleistung und den Komfort zu verbessern und gleihzeitig eine Reduktion desVerbrauhs zu erreihen [26℄.Zink und Hauer gehen in [240℄ im Detail auf Downsizing Maÿnahmen bei Diesel-motoren und den Auswirkungen auf das Drehshwingungsverhalten ein. Seit der Ein-führung neuer Brennverfahren bei Dieselmotoren in Kombination mit Turboau�a-dung Anfang der neunziger Jahre steigt die Anregung der Verbrennungskraftmashi-ne über die Drehungleihförmigkeit zunehmend und es wurden Systeme zur Shwin-gungsisolation entwikelt und eingeführt. Zukünftige Entwiklungen gehen von einerweiteren Erhöhung des Motormomentes und geringeren Zylinderzahlen aus (4 statt6 Zylinder, 3 statt 4 Zylinder und in Zukunft auh 2 statt 3 Zylinder) und führendadurh zu einer weiteren Erhöhung der Anregung. Eine weitere Steigerung der Zy-linderdrüke führt direkt zur Erhöhung der Drehungleihförmigkeit und bei gleihbleibendem Hubraum zu einer shlehteren Abkoppelung durh den Dämpfer, dadieser aufgrund der steigenden Momente entsprehend angepasst werden muss. DieVerringerung der Zylinderanzahl führt bei gleihem Moment zu gröÿeren Drehun-gleihförmigkeiten bei jedoh tieferen Anregungsfrequenzen. Die Shwingungsanre-gung vershärft sih zusätzlih durh eine höhere Sensitivität des Antriebsstrangesbegründet durh Maÿnahmen zur Verlustreduktion, des Leihtbaus und aufgrundständig steigender Kundenanforderungen.Reik gibt in [174℄ auh einen Überblik über Anregungsmehanismen und Er-regerquellen von Torsionsshwingungen im Antriebsstrang. Die Haupterregerquelle4



1. Einleitungstellt die Drehungleihförmigkeit der Verbrennungskraftmashine dar. Diese wirddurh die Massen- und Gaskräfte hervorgerufen. Erstere treten erst bei höherenDrehzahlen in Ersheinung. Bei Shwingungsphänomenen ist auh die ungleihmä-ÿige Zündung oder sogar eventuelle Zündaussetzer für das Shwingungsverhalten vonbesonderem Interesse. Eine sprunghafte Änderung des Motormomentes regt nieder-frequente Shwingungen des Antriebsstranges (Rukeln) an.Für die Simulation von Shwingungen in Antriebssystemen werden hauptsählihdie Mehrkörpersimulationsmethode und die Finite Elemente Methode eingesetzt. DieMehrkörpersimulation erlaubt es gegenüber der Finite Elemente Methode transienteFahrmanöver und Nihtlinearitäten im Modell im Zeitbereih e�ektiv zu simulieren.Elastishe Eigenshaften von verformbaren Körpern können über statishe und dy-namishe Kondensierungsmethoden in das Modell eingebunden werden. Holzer stelltin [108℄ eine Methodik zur Berehnung des Motorhohlaufes mittels Finite ElementeMethode (FEM), über die Berehnung von stationären Drehzahlpunkten vor. In [113℄wird die Finite Elemente (FE) Modellierung der �exiblen Mehrkörpersystemdyna-mik beshrieben und dabei auf die 3 Systemkomponenten dreidimensional elastishdeformierbare Körper, Starrkörper und elastisher Balken genauer eingegangen.Ein Überblik über die mathematishe und mehanishe Grundlagen von Mehr-körpersystemen ist z. B. in [48, 200, 201, 221℄ gegeben. In der Literatur werden un-tershiedlihe Möglihkeiten zur Beshreibung des Koordinatensystems in relativen,mittels Referenzpunkt, natürlihen und gemishten Koordinaten erläutert. Ausge-hend von der kinematishen Analyse werden die Bewegungsgleihungen für die dy-namishe Analyse in Form von abhängigen und unabhängigen Koordinaten sowie dieFormulierung der Bewegungsgleihungen auf Basis von Geshwindigkeitstransforma-tionen und kanonishen Gleihungen angegeben. Im Bereih der Ehtzeit-Simulationwird auf die untershiedlihen Formulierungen der Gleihungen eingegangen.1.2.1 O�ine-SimulationBei der Simulation von Shwingungen im Antriebsstrang sind besonders die Mo-dellbildung und die -parametrierung von groÿem Interesse, um die abzubildendenPhänomene mit hoher Ergebnisqualität und -e�zienz simulieren zu können. Zahlrei-he Autoren haben sih mit den Grundlagen über die Modellbildung und Simulationvon Antriebsstrangshwingungen beshäftigt z. B. [62, 87, 135, 143, 110, 192℄.Zur Modellierung der Drehungleihförmigkeit der Verbrennungskraftmashineexistieren vershiedene Ansätze, die sih vorwiegend nah dem Untersuhungszielund dem Detaillierungsgrad untersheiden. Oftmals werden die Massenkräfte derVerbrennungskraftmashine durh eine starre Kurbelwelle mit Punktmassen für diehin- und hergehenden Bauteile modelliert. Die Gaskräfte werden über freie Kräfte,5



1. Einleitungwelhen auf die Kolben wirken, aufgeprägt [12, 53, 178, 177, 218℄. Die dabei be-nötigten Daten werden aus Indizierdaten ermittelt. Stehen für die Untersuhungenkeine Zylinderdrukdaten zur Verfügung, so werden vorhandene Indizierdaten voneinem ähnlihen Aggregat entsprehend der Momentenkennlinie des verwendetenMotors skaliert. Ein weiterer einfaher Ansatz zur Abbildung der Gaskraftanregungbasierend auf Ansatzfunktionen ist in [196, 197℄ beshrieben. Weitere Modelle zurAbbildung der Drehungleihförmigkeit sind ebenfalls in [196, 197℄ zu �nden.Mit dem Ein�uss des Arbeitsprozesses von Dieselmotoren auf den Reibmittel-druk hat sih Shwarzmeier [198℄ beshäftigt. In der Arbeit wird eine sehr detail-lierte Methode zur Berehnung des Reibmitteldrukes erarbeitet. Bei der Simulationvon Shwingungen in Antriebssystemen wird das Reibmoment vielfah über ein vonder Drehzahl abhängiges und über das Arbeitsspiel konstantes Verlustmoment ab-gebildet.Zur Untersuhung von tie�requenten Geräushphänomenen im Antriebsstrang(< 150 Hz) werden Strukturen wie Gehäuse (Motor-Getriebe-Verband, Hinterahs-getriebegehäuse) häu�g starr abgebildet, da die ersten globalen Eigenformen beiFrequenzen gröÿer als a. 200 Hz auftreten. Erst zur Untersuhung höherfrequen-ter Shwingungsphänomene werden elastishe Strukturen in die Modelle eingebun-den [218, 86℄. Um eine e�ziente Simulation im Zeitbereih zu gewährleisten, wirdfür elastishe Körper eine statishe und dynamishe Reduktion der Freiheitsgradedurhgeführt [53℄. In [178, 177℄ wird eine weitere Methode zur Berüksihtigung deselastishen Verhaltens angewandt. Dabei werden das Motor- und Getriebegehäuseüber starre Körper abgebildet und mittels elastisher Elemente gekoppelt, sodass dieersten Eigenformen abgebildet werden können. Bohn [24℄ hat ebenfalls die Weh-selwirkungen von Shwingungen zwishen dem Motor-Getriebe-Verband und demKurbeltrieb zur Körpershallanalyse untersuht und dabei festgestellt, dass durhdas modale Verhalten der elastishe Abgasanlage Shwingungen am Shwungrad(Shwungradtaumeln) beein�usst werden.Zur Analyse von NVH-Phänomenen im Antriebsstrang werden die rotierendenBauteile des Getriebes als Feder-Masse-Systeme unter Berüksihtigung des rotato-rishen Freiheitsgrades abgebildet [20, 141, 142, 183, 211, 231, 112, 90℄. Es ergebensih je nah gewähltem Gang und Übersetzung untershiedlihe Drehmassen undStei�gkeiten, wenn von einem auf die Bezugswelle reduziertem System ausgegangenwird. Es kann aber auh als ein verzweigtes System mit den niht reduzierten Wertenberehnet werden. Für die Untersuhung höherfrequenter Antriebsstrangshwingun-gen ist in [218℄ eine sehr detaillierte Abbildung des Getriebes mit Balken-MassenModellen für die Getriebewellen und nihtlinearen Kraftelementen (inkl. Verzah-nungsspiel) zur detaillierten Abbildung der nihtlinearen Verzahnungskräfte darge-stellt (Abbildung des Phänomens Rasseln).6



1. EinleitungNihtlineare Übertragungselemente werden in der Literatur hinsihtlih der Mo-dellbildung und Ergebnisqualität genau betrahtet und dahingehend auh im De-tail analysiert. Im Bereih des Shwungrades werden heutzutage für moderne Fahr-zeugantriebe mit Dieselantrieb fast ausshlieÿlih Zweimassenshwungräder (ZMS)verbaut. Das nihtlineare Verhalten des Zweimassenshwungrades wird häu�g übernihtlineare Kennlinien für Stei�gkeit und Dämpfung berüksihtigt [112, 178, 177,176, 195, 211℄. Eine detaillierte physikalishe Abbildungen mit Berüksihtigung derFedermasse und Kanalreibung aufgrund der Flieh- und Federkräfte ist in [218, 187,127℄ beshrieben. Umfangreihe Untersuhungen im Zusammenhang mit dem Zwei-massenshwungrad wurden auh von Reik und Shnurr [193℄ durhgeführt. Shnurrhat das Shwingungsverhalten des sogenannten Weitwinkel ZMS (weihere Abstim-mung) hinsihtlih des Rukelverhaltens und bezüglih der ZMS Eigenfrequenz un-tersuht. Die Rükshlüsse wurden dabei mit einem sehr einfahen 3 Massenshwin-ger für Primärseite, Antriebsstrang und Fahrzeug abgeleitet. Für das WeitwinkelZMS ergeben sih dabei sowohl Vorteile in der Shwingungsisolation bei Rukelvor-gängen als auh günstigere physikalishe Zusammenhänge bei der ZMS Resonanz.Balashov [18℄ geht auf die simulationsgestützte ZMS Auslegung und Optimierungnäher ein. Das dynamishe Verhalten von Kupplungen wurde in [195℄ untersuht.Über die Aggregatlager werden einerseits die Shwingungen des Antriebsstrangesvom Fahrzeugaufbau entkoppelt, gleihzeitig müssen aber die Reaktionskräfte abge-stützt werden. Das Stei�gkeits- und Dämpfungsverhalten von Lagern ist daher fürdie Anregung der Karosserie von zentraler Bedeutung. Häu�g werden Motorlagermittels nihtlinearen Kraft-Weg Gesetzen (statishe Kennlinien) als Feder-Dämpfer-Elemente abgebildet. Die theoretishen Grundlagen zum Shwingungs- und Über-tragungsverhalten von hydraulishen Motorlagern wurden sehr detailliert von Singhund Lee untersuht [203, 146, 147, 145℄. In der Simulation werden einerseits meha-nishe Ersatzmodelle mit Feder-Dämpfer Elementen und Punktmassen [146℄, sog.Lumped Parameter Modelle (Zusammenfassung der Fluidvolumen, physikalisherAnsatz) und linearisierte Modelle über Übertragungsfunktionen verwendet. Lee [146℄hat sih im Detail mit den Charakteristiken und Untershieden der einzelnen Mo-dellbildungen beshäftigt.Für den Rad Straÿe Kontakt werden häu�g Modelle mit hinterlegten Shlupf-kennlinien implementiert (z. B. [178, 177, 176, 218℄). Detailliertere Reifenmodellesind heutzutage in kommerziell erhältlihen Softwarepaketen für Mehrkörperdyna-miksimulation inkludiert. Es gilt zwishen empirishen, semi-empirishen und physi-kalishen Reifenmodellen zu untersheiden. Häu�g implementierte Reifenmodelle ingängigen MKS-Softwarepaketen sind z.B. Pajeka Magi Formula [167℄ und FTire[74℄.Für tie�requente Shwingungsuntersuhungen im Antriebsstrang wird der Fahr-zeugaufbau vorwiegend als Starrkörper im Modell berüksihtigt. In [20℄ wird eine7



1. Einleitungmodal abgebildete Karosseriestruktur in der MKS-Software untersuht um die Er-gebnisqualität zu verbessern.Mit der Messung von NVH-Phänomenen im Antriebsstrang hat sih Reitz [181,180℄ beshäftigt. Er beshreibt untershiedlihe Prüfstandsanordnungen und Kon�-guration um vershiedenste NVH-Phänomene des Antriebsstranges zu untersuhen.Die Messung von Rotationsshwingungen und deren Ein�uss auf das Innengeräushhat auh Williams [226℄ analysiert.
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Abbildung 1.4: Vorgehensweise zur Berehnung des Innengeräushes (Shalldruk-pegel Fahrerohr)Ein wesentlihes Thema der Simulation von Shwingungen im Antriebsstrang istdie Berehnung des dadurh angeregten Innengeräushes. Die Innengeräushsimula-tion zur Beurteilung von Prototypenaggregaten hat Alt in [6, 7℄ im Detail analysiert.Dabei werden einerseits Verfahren zur Bestimmung der benötigten Funktionen zurBeshreibung der Luft- und Körpershallübertragungswege beshrieben und ande-rerseits die Anregungen des bereits optimierten Antriebsaggregates am Versuhs-träger ermittelt. Die relevanten Übertragungsfunktionen wurden dabei an einemPrototypen bzw. am Serienfahrzeug gemessen. Dabei wird das reziproke Verfahren(Vertaushen von Sender und Empfänger) angewendet mit dem Nahteil, dass kei-8



1. Einleitungne binaurealen Übertragungsfunktionen bestimmt werden können. In [2, 132℄ wirdebenfalls die Simulation der Geräushübertragung von Fahrzeugkarosserien analy-siert. Die Ein�üsse von Karosserieshwingungsformen mit dem Fokus auf das In-nengeräush wie dem tie�requentem Brumm- und Dröhngeräush hat Frappier [64℄untersuht.Mit der Simulation von Shwingungen bei Allrad-Fahrzeugen haben sih Shrei-ber [196, 197℄, Du [53℄ und vor allem Riepl et. all [183, 54℄ beshäftigt. Riepl bewertetdie Shwingungsanregung des Antriebsstranges über die z-Amplituden im Bereihdes Hinterahsgetriebes (Roll- und Nikshwingungen).1.2.2 Ehtzeit-Simulation AntriebsstrangEhtzeit-Simulationsmodelle des Antriebsstranges werden für Hardware in theLoop (HiL) und Fahrsimulator Anwendungen [46, 47, 239℄ eingesetzt. HiL Simu-lationen z.B. [68, 58, 57, 199, 229, 111℄ werden vor allem zum Testen von Steuer-geräten und Mehatronik-Komponenten im Bereih Antriebsaggregat, Getriebe undAntriebsstrang verwendet. Bei Ehtzeit-Simulationen ist die Entwiklungsumgebungin welher die Modelle aufgebaut und parametriert werden von entsheidender Be-deutung. In der Entwiklungsumgebung werden die Modelle für die Zielplattformkompiliert und auf diese transferiert. Trotz heutiger moderner graphisher Entwik-lungsumgebungen, die mit gängigen Ehtzeitsystemen kompatibel sind, ist die Mo-dellentwiklung eng an die Hardware des Zielsystems gebunden. Als Entwiklungs-umgebung für Ehtzeit-Modelle werden signal�ussorientierte Ansätze, objektorien-tierte Modellierungssprahen wie Modelia und auh Eigenentwiklungen auf Basisvon C/C++ eingesetzt.Häu�g verwendete Entwiklungsumgebungen für die Modellerstellung sind Mat-lab/Simulink [114℄ (signal�ussorientiert), Dymola (objektorientiert) [66℄ oder eigen-ständig entwikelte Softwareumgebungen [45, 184℄. Als Reifenmodelle kommen beiEhtzeitanwendungen aus Gründen der Rehenzeit meist shlupfbasierte Model-le zum Einsatz. Rill und Hirshberg haben in [184, 185, 106℄ ein e�ektives semi-physikalishes Reifenmodel beshrieben, das auh für Ehtzeitanwendungen einsetz-bar ist.Die in der Literatur verwendeten Fahrzeug-Ehtzeit-Modelle weisen eine starkreduzierte Anzahl von Freiheitsgraden auf z.B. Rill [184℄ mit 24 Freiheitsgraden(Auslegung Fahrzeugregelparameter, Abbildung 1.5), AVL VSM Vehile Model (Be-wertung der Fahrbarkeit) mit 24 Freiheitsgraden [235℄, Ehtzeit-Modell von Gsöll-pointner [91℄ mit 14 Freiheitsgraden zur Untersuhung der Fahrzeugdynamik undModell nah Capatani [36℄ zur Untersuhung der Fahrbarkeit mit 9 Freiheitsgraden.
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Abbildung 1.5: Ehtzeit-Modell des Antriebsstranges [184℄Ehtzeitanwendungen für Hardware in the Loop Systeme oder Fahrsimulatorenerfordern geeignete Integrationsverfahren um das zu Grunde liegende Gleihungssy-stem innerhalb einer de�nierten Zeit zu lösen. (De�nition Ehtzeit siehe auh Unter-kapitel 6.3 �Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen�ab Seite 102). Dazu werden Integrationsverfahren mit fester Shrittweite eingesetzt.Verfahren wie das explizite Euler Verfahren bietet den Vorteil, dass der nummeri-she Aufwand zur Zeitintegration gering ist. Es treten jedoh bei steifen SystemenProbleme mit der Stabilität auf. Implizite Euler Methoden haben gute Stabilitätsei-genshaften aber benötigen zusätzlihe Iterationsshritte zur Lösung des implizitenGleihungssystems [32℄. In modernen Softwarepaketen sind explizite und impliziteRunge Kutta Verfahren höherer Ordnung implementiert. Grundlagen zu den RungeKutta Verfahren sind in [65, 210, 94, 95℄ angeführt.Eine wesentlihe Rolle im Zusammenhang mit Ehtzeit-Simulationen spielen Me-thoden zur Modellvereinfahung zur Verbesserung der Rehene�zienz. Wallrapp[221, 222℄ hat eine Methode zur Auswahl von zu berüksihtigenden Eigenmodenbei der dynamishen Modellreduktion von elastishen Strukturen beshrieben. Mit-tels Modal-Partiipation-Faktoren wird eine optimierte Auswahl an Eigenmodenfestgelegt. Es zeigt sih, dass shon mit einer geringen Anzahl von selektierten Ei-genmoden die Ergebnisse mit guter Genauigkeit im Vergleih zu FE-Ergebnissensimuliert werden können. Auf den Ein�uss der Rehenperformane bei der modalen10



1. EinleitungKondensation, insbesondere hinsihtlih der berüksihtigten dynamishen Eigenmo-den, der Diskretisierung, des Integrationsfehlers und der Shrittweite, wird in [46℄eingegangen. Einen Überblik über Methoden zur Einbindung �exibler Komponen-ten in Mehrkörpersystemen wird in [131, 130, 148℄ gegeben. Die modale Darstellungberuht mathematish gesehen auf einer Projektion mittels Beshreibung von Projek-tionsmatrizen, deren Spalten aus Eigenmoden der elastishen Teilsysteme bestehen.Mit der Reduktion des Gleihungssystems am konkreten Beispiel einer Radauf-hängung hat sih Rulka [188℄ beshäftigt. In [100℄ wird eine Methode zur Verein-fahung der Bewegungsgleihungen von Mehrkörpersystemen vorgestellt. Die Vor-gehensweise beruht auf einer Koordinatentransformation über die Projektion derBewegungsgleihungen, wobei die lokalen Koordinatenahsen tangential zum Unter-raum gewählt werden. Die Methode stellt vorerst noh eine theoretishe Betrahtungzur Modellvereinfahung dar, da bisher noh keine Transformation mit den Voraus-setzungen der Bijektion, Di�erenzierbarkeit und vollem Rang der Jakobi-Matrixexistiert. Bei Brühls [28℄ werden weitere Vorgehensweisen zur Modellreduktion vor-gestellt, die auf einer ähnlihen Vorgehensweise wie in Heirman [100℄ beruhen. Ste-wart [205℄ greift auf ein Metamodell zur Beshreibung der Longitudinaldynamik beiPKW zurük und erreiht damit eine deutlihe Modellvereinfahung. Lashet stelltin [133℄ ein Verfahren zur Reduktion von torsionalen Shwingerketten vor, welhesauf dem Verfahren von Di [49℄ beruht.In Zusammenhang mit Ehtzeit-Simulationen in HiL-Umgebungen werden häu�gdie Vorteile von HiL-Tests erwähnt. Zu den wihtigsten Argumenten sind zu zählen[162℄:
• Verkürzung der Entwiklungszeit:� Einsparung von Prototypen� Kein Fahrer und keine Teststreke sind notwendig� Tests können beliebig oft unter gleihen Bedingungen wiederholt werden� Tests können automatisiert werden
• Zunehmende Komplexität aufgrund der gegenseitigen Interaktion der vershie-denen Steuergeräte:� Betrahtung des Gesamtsystems aufgrund der Interaktionen notwendig� Mehrere Steuergeräte greifen gleihzeitig ein (z.B. ECU und Getriebe-steuerung greifen gleihzeitig in Longitudinaldynamik ein).� Die Steuergeräte taushen untereinander Informationen aus (CAN Bus,Flex Ray usw.)� Geräte Funktionen werden über mehrere Steuergeräte verteilt11



1. EinleitungWeitere Ehtzeitanwendungen �nden sih unter anderem noh in [56, 23, 190℄. In[47℄ ist ein Ehtzeit-Modell für einen Fahrsimulator beshrieben. Für die Beshrei-bung der Bewegungsgleihungen werden relative Koordinaten und das JourdainshePrinzip angewendet. Als Integrationsverfahren wird ein partieller impliziter EulerIntegrator verwendet.In [48℄ werden Voraussetzungen für Integrationsverfahren bei Ehtzeitanwendun-gen aufgelistet:
• Konstante Integratorshrittweite
• Konstante Integrationszeitdauer (muss kleiner als die Rehenshrittweite sein)
• Stabilität des Verfahrens
• Keine zeitaufwendigen Rehenoperationen
• Groÿe RehenshrittweitenBei Ehtzeit-Simulationen stehen für die mathematishe Systembeshreibungprinzipiell gewöhnlihe Di�erentialgleihungen (ordinary di�erential equations, ODE)und di�erential algebraishe Gleihungen (di�erential algebrai equations, DAE) zurVerfügung. Aufgrund des geringeren Aufwandes bei der numerishen Lösung sindODE eher ehtzeitgeeignet. DAE können mittels Di�erentiation der kinematishenBindungsgleihungen, mittels Beshreibung über Minimalkoordinaten oder Straf-funktionen als ODE 2. Ordnung formuliert werden. Die Theorie zur Lösung vonODE ist shon seit langem bekannt und es gibt hier umfangreihe Untersuhungenzur Stabilität, dem Konvergenzverhalten und über die Genauigkeit der Lösungsver-fahren.Für die Stabilisierung von DAE wird in der Literatur die Methode nah Baum-garte und Projektionsmethoden [32℄ vorgestellt. Bei der Baumgarte Stabilisierungwerden die Zwangsbedingungen über eine Linearkombination im Beshleunigungs-level dargestellt. Durh die Projektion wird die nummerishe Lösung in ein Mini-mierungsproblem umgeformt. Um dieses Minimierungsproblem zu lösen, werden dieZwangsbedingungen mit Lagrange-Parametern mit der ursprünglihen Gleihung ge-koppelt. Dieses nihtlineare System wird über ein Newton Verfahren gelöst.Der Abgleih von Simulationsmodellen auf Basis von Validierungsmessungenwird heutzutage nah wie vor vorwiegend händish basierend auf den Erfahrun-gen und dem Geshik des Berehnungsingenieurs durhgeführt. Nur vereinzelt undhäu�g vor allem bei vereinfahten Modellen werden systematishe Vorgehensweisenzur Parameteridenti�kation eingesetzt. Zum Beispiel wird in [166℄ die Optimierungvon Motorlagern bezüglih NVH, Fahrverhalten und Fahrbarkeit beshrieben. Durh12



1. EinleitungEntkoppeln und Clustern von Parametervariablen kann ein e�zienter Optimierungs-prozess für den Entwiklungsprozess dargestellt werden. Mittels der Methode Designof Experiments werden in [150℄ niht robuste Parameter für eine spätere vereinfahteOptimierung identi�ziert. Einen guten Überblik über generelle Methoden zur Para-meteridenti�kation mit allgemeinen Beispielen gibt Will in [224℄. Auf einshlägigenTagungen zur Optimierung (z. B. Weimarer Optimierungs- und Stohastik Tage,NAFEMS Tagungen . . . ) werden zahlreihe Optimierungsbeispiele angeführt. Diesehaben jedoh niht das Shwingungsverhalten des Antriebsstranges mittels Mehr-körpersimulation zum Thema.Mit dem Design und der Analyse von Simulationen hat sih eingehend Kleijnen[123℄ beshäftigt. Bei den Optimierungsmethoden von Simulationsmodellen geht erdabei einerseits auf die klassishen Response Surfae Methoden und auf neuere Me-thoden mit Kriging Metamodellen ein. Eine detaillierte Beshreibung der Grund-lagen von Response Surfae Methoden sind in [120, 159℄ gegeben. Grundlagen zurnihtlinearen Optimierung werden in [10, 163℄ erläutert.
1.3 Zielsetzung der ArbeitDie Erkenntnisse aus der Reherhe zum Stand der Tehnik zeigen, dass zum The-menbereih O�ine-Simulationen von Shwingungen in Antriebssystemen sehr um-fangreihe Informationen zur Modellbildung, Parametrierung, Modellabstimmung/Validierung und Ergebnisqualität bestehen. Bei Ehtzeit-Simulationen wird nah wievor auf stark vereinfahte Modelle mit wenigen Freiheitsgraden zurükgegri�en. Vorallem hier sind die Auswirkungen auf die Ergebnisqualität und die Vorgehensweisehinsihtlih Modellbildung, Parametrierung und Abstimmung/Veri�kation zur Si-mulation von höherfrequenten Shwingungen (> 20 Hz) niht näher beshrieben.Ziel dieser Arbeit ist es Shwingungen in PKW Antriebssystemen mit Verbren-nungskraftmashine im niederfrequenten Bereih bis a. 100 Hz zu simulieren. Dabeisoll eine Vorgehensweise für die Simulation für zwei untershiedlihe Aufgabenstel-lungen im virtuellen Entwiklungsprozess entwikelt, harakterisiert und analysiertwerden. Der Fokus ist erstens vor allem auf ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle,die zur Bewertung der Fahrbarkeit verwendet werden und zweitens auf detailliertereO�ine-Modelle, die zur Vorhersage der Anregung für die Innengeräushberehnungdienen, zu legen. Zuerst gilt es die vershiedenen und zum Teil gegensätzlihen An-forderungen an die Simulation zu erarbeiten. Hier soll vor allem auf die Themen-bereihe des relevanten Frequenzbereihes, typishe dabei auftretende Phänomeneund deren harakteristishe Eigenshaften, eingegangen werden. In weiterer Folgemüssen die für die jeweilige Aufgabenstellung verwendeten Modelle entwikelt undfür die Simulation von Shwingungen in PKW-Antriebssystemen analysiert werden.13



1. EinleitungEs gilt zu klären wie detailliert die Modelle für die vershiedenen Anforderungenwie Ehtzeit-Simulation und Innengeräushberehnung sein müssen um relevantePhänomene abbilden zu können. Es sollen Grenzen der einzelnen Vorgehensweisenaufgezeigt und dargestellt werden. Insbesondere interessieren dabei:
• Bis zu welhem Frequenzbereih sind ehtzeitfähige Modelle gültig und welheErgebnisqualität wird dabei erreiht?
• Welhe Grenzen und Untershiede in den Ergebnissen ergeben sih mit denuntershiedlihen Modellansätzen?
• Wo liegen die Grenzen der Aussagefähigkeit von Ehtzeit-Modellen und woliegen die Grenzen für O�ine-Modelle zur Vorhersage der Fahrbarkeit und derAnregung für das Innengeräush?
• Kann eine Aussage gemaht werden welhe Shwingungsmodelle des Antriebs-stranges für welhen Frequenzbereih geeignet sind?Die entwikelten Modelle sollen über experimentelle Untersuhungen an einemTestfahrzeug veri�ziert werden. Hier interessieren vor allem:
• Welhe Messgröÿen können herangezogen werden um die entwikelten Modellezu validieren?
• Welhe Messverfahren inklusive der Applikation der Messtehnik werden ein-gesetzt?
• De�nition von geeigneten Fahrmanövern für die Messung der Shwingungs-phänomene?Auf Basis der vorhandenen Messungen soll eine e�ziente Methodik zum Modell-abgleih entwikelt werden. Dabei sind von besonderem Interesse:
• Welhe qualitativen Verbesserungen können bei der Abstimmung im Vergleihzu vorhandenen Methoden erreiht werden?
• Ergeben sih Grenzen für die Abstimmung?
• Welhe Rükshlüsse können aus dem Abgleih gezogen werden?14



1. Einleitung1.4 Gliederung der ArbeitNah dem einführenden Kapitel 1 werden im nahfolgenden Kapitel 2 die für denbetrahteten Frequenzbereih relevanten NVH-Phänomene des Antriebsstranges be-shrieben und dabei vor allem auf die Ursahe und Wirkung im Sinne der auftre-tenden Shwingungs- und Geräushphänomene näher eingegangen.Im Anshluss erfolgt in Kapitel 3 die Zusammenfassung der theoretishen Grund-lagen zur Mehrkörpersimulation und zum systematishen Abgleih zwishen Mes-sung und Rehnung. Ausgehend von starren Mehrkörpersystemen werden anshlie-ÿend die Grundlagen elastisher Mehrkörpersysteme und Verfahren zur Lösung derermittelten Gleihungen erläutert. Die Grundlagen nihtlinearer Optimierung, dieals Basis für den durhgeführten systematishen Abgleih zwishen Messung undRehnung dienen, werden am Ende von Kapitel 3 behandelt.In Kapitel 4 werden auf den Versuhsträger und dessen spezi�she Eigenshaf-ten, welhe für die Analyse der Shwingungen im Antriebsstrang von besonderemInteresse sind, näher eingegangen.Im Anshluss werden in Kapitel 5 die experimentellen Untersuhungen zusam-mengefasst. Dazu gehören die zuerst durhgeführten Fahrversuhe mit subjektiverBeurteilung des relevanten NVH-Verhaltens. Anshlieÿend werden die Messungenauf der Akustikrolle, am Antriebsstrangprüfstand, die Komponententests für Ela-stomerlager im Bereih Hinterahse und die Vermessung des Reifens und der Ahsebeshrieben.In Kapitel 6 werden ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle behandelt. Ausgehendvon den Anwendungsgebieten und Einsatzmöglihkeiten wird auf die Modellentwik-lung und die Optimierung der Modellarhitektur zur Gewährleistung der Ehtzeit-fähigkeit eingegangen.Mittels nihtlinearer Optimierung wird dabei sowohl die Parameteridenti�kationbei Komponententests als auh der Abgleih von niht bekannten Modellparame-tern im Gesamtmodell, auf Basis der Messergebnisse, durhgeführt. Am Ende diesesKapitels werden die Ergebnisse der Parameteridenti�kation und die Tests am HiLPrüfstand zusammengefasst.In Kapitel 7 werden der Aufbau und die Simulation von O�line-Simulations-modellen zur Berehnung der Anregung für die Innengeräushberehnung gezeigt.Über die shrittweise Modellverfeinerung und Verbesserung wird eine verallgemei-nerbare Vorgehensweise zur Phänomenabbildung abgeleitet. Wie shon in Kapitel 6gezeigt, wird ebenfalls die entwikelte Methode für den systematishen Messungs-und Rehnungsabgleih angewendet und die Ergebnisse und Rükshlüsse der Para-15



1. Einleitungmeteridenti�kation dargestellt.Zum Shluss werden die erzielten Ergebnisse und die daraus gezogenen Shlussfol-gerungen zusammengefasst.1.5 Zusammenfassung der ErgebnisseIn dieser Arbeit sind ein ehtzeitfähiges und ein detailliertes O�ine-Antriebs-strangmodell für einen PKW Allradtriebstrang in einer MKS-Umgebung aufgebautworden. Die Modelle wurden hinsihtlih der Modellbildung, Parametrierung, Er-gebnisqualität und Rehene�zient detailliert untersuht, sodass mit den ModellenShwingungen im Antriebsstrang e�zient und mit hoher Ergebnisqualität simuliertwerden können.Das Ehtzeit-Simulationsmodell dient zur Abstimmung der Fahrbarkeit und legtdabei den Fokus auf höherfrequente Shwingungsphänomene im Bereih der vomMotor erregten Drehungleihförmigkeit. Das O�ine-Modell ermögliht eine detail-lierte Vorhersage der Shwingungsanregung des Fahrzeugaufbaus mit dem Fokus aufdas Brumm-Geräush. Mit beiden Modellen können die Drehshwingungen bis a.80 Hz mit ähnliher, sehr guter Übereinstimmung zur Messung simuliert werden.Mit verbesserten Ansätzen zur Abbildung der motorseitigen Anregung, verursahtdurh die Gas- und Massenkräfte, des elastishen Verhaltens der Kardanwelle, überdie Einbindung �exibler Körper und einem Reifenmodell, das die Nahgiebigkeit imLatsh berüksihtigt, kann die Ergebnisqualität und gleihzeitig die Rehene�zienzdeutlih verbessert werden.Zum Abgleih und zur Veri�kation der Simulationsmodelle wurden Voll-Last-Hohläufe am Rollenprüfstand und zusätzlihe Messungen an Subsystemen (Kompo-nententests) wie Elastomerlager, Ahse und Reifen durhgeführt. Die Messung vonDrehshwingungen mittels Rotationslaser und Induktivmessgebern erlaubt es dieDrehungleihförmigkeit mit ausreihender Genauigkeit zu bestimmen. Zum Abgleihder Kraftanregung des Fahrzeugaufbaus müssen Beshleunigungen, welhe mittelsüblihen Dreiahsaufnehmern an interessierenden Bauteilen und an den Koppelstel-len zum Aufbau gemessen werden, herangezogen werden. Eine direkte Kraftmessungist sehr aufwendig und aufgrund der baulihen Änderungen am Fahrzeug niht beiallen Messstellen möglih. Mit einem automatisieren Messungs- und Rehnungsab-gleih, welher Ergebnisse im Frequenzbereih heranzieht, können niht vorhandeneoder mit Unsiherheiten behaftete Modellparameter unter realen Betriebsbedingun-gen am Gesamtfahrzeug abgeglihen werden und die Abweihungen zur Messung imBereih der Drehshwingungen nohmals deutlih (-70%) verbessert werden.16



1. EinleitungEine besondere Herausforderung bei ehtzeitfähigen Modellen stellt die Einbin-dung des elastish gelagerten Hinterahsgetriebes unter Berüksihtigung der La-gerung des Hilfsrahmens der Hinterahse. Mit diesen Modellerweiterungen könnenzwar die Anregungen an den Koppelstellen zum Fahrzeugaufbau mit akzeptablerGenauigkeit berehnet und auh Biegeshwingungen der Kardanwelle simuliert wer-den. Es verdoppelt sih aber damit die Rehenzeit, so dass für das analysierte Modellauf der verwendeten Zielhardware keine Ehtzeitfähigkeit mehr gegeben ist.Mit dem detaillierten O�ine-Modell können Shwingungen des Antriebsstrangesnoh detaillierter simuliert werden. Oftmals aus fahrdynamishen Untersuhungenabgeleitete Basismodelle müssen dazu jedoh verfeinert werden, um die relevantenShwingungsphänomene und das Übertragungsverhalten abbilden zu können. DieBerüksihtigung des nihtlinearen Modellverhaltens und die Einbindung von rele-vanten Bauteilelastizitäten erlauben eine gute Vorhersage der Kraftanregung in denFahrzeugaufbau, wenn auh einige Messstellen in gewissen Drehzahlbereihen grö-ÿere Abweihungen zur Messung zeigen. Insbesondere sind das frequenzabhängigeStei�gkeits- und Dämpfungsverhaltens von Elastomerlagern im Bereih der Hinter-ahse zu erwähnen, welhe durh die Berüksihtigung der Frequenzabhängigkeiteine deutlihe Verbesserung im Vergleih zur Messung zeigen.Das O�ine-Simulationsmodell kann auh zur Verbesserung der Modellbildungund Parametrierung herangezogen werden um die Ergebnisqualität zu verbessern.Die Analyse der Hystereseshleifen beim physikalishen ZMS-Modell des O�ine-Modells ermögliht es, das deutlih rehene�zientere Kennlinienmodell für die Eht-zeit-Simulation zu bedaten. Diese rein virtuelle Modellvalidierung kann bereits infrühen Phasen der Produktentwiklung, wo noh keine Prototypenfahrzeuge vor-handen sind, durhgeführt werden.Aufgrund der deutlih längeren Berehnungszeit für einen Hohlauf muss zumsystematishen Abgleih mittels nihtlinearer Optimierung ein Metamodell z. B.nah Kriging herangezogen werden. Die Abweihungen zur Messung können dadurhnohmals verbessert werden. Die Ergebnisse aus dem Abgleih geben Rükshlüsseüber die Modellparameter unter realen Betriebsbedingungen im Gesamtfahrzeug.1.6 AusblikUm eine Aussage über zukünftige Entwiklungen im Bereih von Fahrzeugantrie-be mahen zu können, ist es erforderlih die Antriebe der Zukunft ganzheitlih zubetrahten [22℄. Neben dem emotionalen Aspekt des Kunden mit dem Wunsh nahFahrspaÿ und unabhängiger Mobilität spielen in Zukunft noh viel stärker soziale,ökologishe und ökonomishe Gesihtspunkte eine entsheidende Rolle. Es gilt die17



1. EinleitungFahrzeugemissionen weiter zu verringern und dabei auh eine möglihst shonendeRohsto�gewinnung mit einem hohen Reyling Anteil zu gewährleisten. Dies wirdvor allem getrieben durh die Tatsahe, dass die derzeit hauptsählih genutztenfossilen Brennsto�e endlih sind. Dazu müssen neue shonende und zugleih hohe�ziente Produktionsverfahren noh entwikelt werden. Eine niht zu vernahlässi-gende Rolle haben politishe Ein�üsse die einerseits die Emissionsgesetzgebung derZukunft de�nieren und andererseits auh die Versorgungsinfrastruktur und Ressour-enverteilung siherstellen aber auh entsprehend reglementieren müssen.

Abbildung 1.6: Entwiklung der Marktanteile für Antriebssysteme für 2015 und 2020[22℄Beidl [22℄ sieht aufgrund derzeit vorliegender Studien über die zukünftige Markt-entwiklung im Bereih PKW Antriebssysteme die Notwendigkeit von strukturiertenund systematishen Ansätzen und der Umsetzung von ausgewogenen Tehnologie-paketen. Dabei ist es einerseits notwendig den verbrennungsmotorishen Antrieb zuoptimieren und andererseits die Elektri�zierung und innovative Fahrzeugantriebevoranzutreiben. Bei der Optimierung des konventionellen Verbrennungsmotors siehter weiteres Potential in Downsizing, Verbesserung der Brennverfahren, Au�adung,Abgasnahbehandlung und auh im Bereih neuer Getriebe usw. Im Bereih derElektri�zierung sind derzeit in Entwiklung be�ndlihe Systeme wie Miro/Mild-Hybrid, Full Hybrid, Plug-In-Hybrid, Brennsto�zelle und Range Extender bis hinzu vollelektrishen Antrieben ganzheitlih weiterzuentwikeln.Die Herausforderungen für eine zukünftige e�ziente Produktentwiklung sehennah Beidl [22℄ wie folgt aus
• Zunehmende Systemkomplexität 18



1. Einleitung
• Mehr Interdisziplinarität
• Weiterer Anstieg der Produktvielfalt
• Forderung nah Durhgängigkeit im Entwiklungsprozess
• Erforderlihe Betrahtung neuer Domänen in der EntwiklungZur Bewältigung dieser Herausforderungen im Rahmen einer ganzheitlihen zu-künftigen Betrahtung des Fahrzeugantriebes spielen virtuelle Entwiklungsmetho-den eine entsheidende Rolle, wie sie in dieser Arbeit auh shwerpunktmäÿig be-handelt wurden.Für einen Ausblik mit dem Fokus speziell auf diese Arbeit sind folgende Punktevon besonderer Relevanz:
• Steigerung der Rehene�zienz beim automatisierten Parameterab-gleih durh Parallelisieren der Zeitbereihsrehnungen. Der im Rah-men der vorliegenden Arbeit entwikelte Prototyp in Matlab nutzt derzeit nihtdie Möglihkeit Zeitbereihsrehnungen parallel abzuarbeiten. Durh eine der-artige Vorgehensweise könnte die Parameteridenti�kation deutlih e�zienterdurhgeführt werden.
• Überprüfung der Anwendbarkeit der vorgestellten Methode zum au-tomatisierten Parameterabgleih mittels nihtlinearer Optimierungfür höhere Motorordnungen. In der hier vorgestellten Arbeit lag der Fokusim Frequenzbereih bis a. 100 Hz mit der shwerpunktmäÿigen Betrahtungder 2. Motorordnung. Prinzipiell ist die vorgestellte Methode auh für hö-herfrequente NVH-Phänomene anwendbar. Eine Parameteridenti�kation mitEinbeziehung höherer Motorordnungen müsste man noh detailliert untersu-hen.
• Test der Ehtzeit-Modelle mit elastishen Körpern auf einer Eht-zeitplattform. Diese Tests konnten niht durhgeführt werden, da derzeit dieModal Body Bibliothek nur für Windows Systeme kompiliert werden kann.Sollte in Zukunft eine Kompilierung für gängige Ehtzeitsysteme (dSpae)möglih sein, so könnten die derzeit über o�ine-Simulationen abgeshätzteEhtzeitfähigkeit noh veri�ziert werden.
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2. NVH-Phänomene des Antriebs-stranges im Frequenzbereih bis 150Hz
In diesem Kapitel wird zuerst ein Überblik über Erregerquellen von NVH-Phä-nomenen im Antriebsstrang gegeben. Im Anshluss daran werden die wesentlihenNVH-Phänomene aufgezählt und hinsihtlih der Geräushentstehung, der Übertra-gung und der Ursahe (Ausprägung, Charakteristik) beshrieben. Danah folgt einedetailliertere Beshreibung des Geräushphänomens Brummen (engl. boom noise)mit der Unterteilung in das tie�requente Brumm-Geräush (engl. low speed boomnoise) und in das hohfrequente-Brumm Geräush (engl. high speed boom noise).Das Kapitel shlieÿt mit einem Überblik über Systeme zur Shwingungsreduktionin PKW-Antriebssystemen ab, welhe im engen Zusammenhang mit den einzelnenGeräushphänomenen stehen.2.1 Erregerquellen von Shwingungen im Antriebs-strangReik gibt in [174℄ einen Überblik über Anregungsmehanismen und Erreger-quellen von Torsionsshwingungen im Antriebsstrang. Die Haupterregerquelle ist dieDrehungleihförmigkeit der Verbrennungskraftmashine. Diese wird durh die peri-odish veränderlihen Massen- und Gaskräften hervorgerufen. Erstere treten erstbei höheren Drehzahlen in Ersheinung. Bei Shwingungsphänomenen ist auh dieungleihmäÿige Zündung oder sogar eventuelle Zündaussetzer für das Shwingungs-verhalten von besonderem Interesse. Sprungartige Änderungen des Motormomentesregen niederfrequente Shwingungen des Antriebsstranges (Rukeln) an.Eine Shwingungsanregung im Bereih der Kupplung entsteht durh das Rupfender Kupplung (Slip-Stik-E�ekte). Tritt ein Wellenversatz zwishen Motor und Ge-triebe auf, so kommt es zu Verspannungen in den Kupplungssheiben und die damiteinhergehenden Veränderungen der Dämpfung und Stei�gkeit regen Shwingungenan. 21



2. NVH-Phänomene des Antriebsstranges im Frequenzbereih bis 150 HzMotor ZündungUngleihmäÿige ZündungMomentenänderungKupplung ReibshwingungenTorsionsdämpfer Periodishe Veränderung der DämpfungGetriebe Zahneingri�ZahnteilungsfehlerShaltstöÿeGelenkwellen BeugungswinkelRad FahrbahnunebenheitenTabelle 2.1: Ursahen der Anregung von Shwingungen in AntriebssystemenIm Getriebe entsteht eine Anregung durh den Zahneingri� und durh Zahntei-lungsfehler. Bei Automatikgetriebe entstehen oftmals Shaltstöÿe, welhe ebenfallsTorsionsshwingungen vergleihbar mit dem Längsrukeln, anregen können.Im Bereih der Gelenkwellen entstehen Shwingungsanregungen bei stark ge-beugten Wellenausrihtungen [88℄. Auh Fahrbahnunebenheiten oder der Radshlupfbei wehselnden Reibwerten zwishen Straÿe und Rad kann den Antriebsstrang zuDrehshwingungen erregen (siehe Tabelle 2.1).Bei der Vielzahl von möglihen Ursahen für Anregungen von Shwingungenin Antriebssystemen kommen untershiedlihste Mehanismen bei der Übertragungmittels Luft- und Körpershall zum Empfänger zum Tragen. Nahfolgend werdendie wesentlihen NVH-Phänomene im Antriebsstrang noh detaillierter beshriebenund harakterisiert.
2.2 Zusammenfassung der wesentlihen NVH-Phä-nomeneIn [181, 180, 179, 218℄ erfolgt eine Au�istung der wesentlihen NVH-Phänomeneim Antriebsstrang. Die Benennung der Phänomene erfolgt gröÿtenteils lautmalerishund es besteht diesbezüglih keine einheitlihe Normung. In Abhängigkeit vom Fre-quenzbereih beein�ussen die Phänomene den Shwingungs- oder Geräushkomfortbzw. treten auh kombinierte Phänomene auf. Shmidt [191℄ shlägt eine weitereEinteilung nah dem Zustand vor wie z. B. Volllastbrummen oder Leerlaufrasseln(Abbildung 2.1). 22



2. NVH-Phänomene des Antriebsstranges im Frequenzbereih bis 150 Hz
NVH-Phänomene Antriebsstrang

Shuffle (Ruckeln): 2 - 8 [Hz]

Clonk (Schlagen, Klonken (ugs.)): 1000 - 3000 [Hz]

Growl (Rubbeln): bis ca. 100 [Hz]

Boom (Brummen): 40 - 100 [Hz]

Shudder (Schütteln): 10 - 100 [Hz]

Gearwhine (Verzahnungsheulen): 750 - 8000 [Hz]

Rattle (Rasseln): 30 -120 [Hz] (Anregung)

Whoop (Jauchzen, Juchzen): 150 - 750 [Hz]

Geräusch/
Vibrationen

Zustand

Subsysteme

Anregung
Übertragung
Auswirkung

- Frequenz-
  bereich

- Leerlauf
- Beschleunigung
- Schub

- Motor
- Kupplung
- Getriebe

- Übertragungs-
  wege
- Anregungs-
  mechanismen

Klassifizierung

Humming (Wummern): 50 - 500 [Hz]

Chatter (Klappern): ca. 10 [Hz]

Judder (Rupfen): 20 - 80 [Hz]

Abbildung 2.1: Überblik über NVH-Phänomene im Antriebsstrang und deren Klas-si�zierungBeim Rukeln (engl. shu�e) handelt es sih um eine Shwingung in Längs-rihtung des gesamten Fahrzeuges aufgrund eines Lastwehsels [93℄. Durh Gas ge-ben oder wegnehmen und auh beim Einkuppeln (z.B. Anfahren und Gangwehsel)kommt es zu einer sprunghaften Momentenänderung, die sih auf das Shwungradüberträgt. Es entsteht eine niederfrequente abklingende Longitudinalshwingung desFahrzeugs im Frequenzbereih von a. 2 - 8 Hz. Die Shwingung wirkt direkt auf dieFahrzeugpassagiere und wird von diesen als besonders unkomfortabel empfunden.Wie das Rukeln entsteht auh das hohfrequente und impulsartige Clonk-Geräush (deutsh shlagen, klonken(ugs.); es wird vorwiegend der englishe Be-gri� verwendet) [93℄ bei einem Lastwehsel auf, oder beim plötzlihen Ein- undAuskuppeln sowie beim Shalten. Vor allem führt beim Übergang vom Shub inden Zugbetrieb oder umgekehrt der plötzlihe Lastwehsel zu Spieldurhläufen imGetriebe mit anshlieÿendem Aufeinandershlagen der Bauteile (wie z. B. den Zahn-23



2. NVH-Phänomene des Antriebsstranges im Frequenzbereih bis 150 Hz�anken). Der Frequenzbereih liegt breitbandig zwishen a. 1000 und 3000 Hz undsomit in einen emp�ndlihen Frequenzbereih des menshlihen Ohres. Fortshrittein der Minderung des Motorgeräushes von Verbrennungsmotoren führen dazu, dassdie Geräushe des Antriebsstranges immer stärker in den Vordergrund rüken. Diemetallishe Geräushkulisse des Clonk-Geräushes gibt dabei den Eindruk einesqualitativ deutlih shlehteren Getriebes wieder.Das Quershütteln, Standshütteln und Wellenwummern sind Geräushphäno-mene im Bereih der Seitenwellen [181, 180, 179℄. Das Quershütteln (engl. shud-der) wird direkt von den Axialkräften, welhe in den Gelenken entstehen, angeregt.Die Seitenwellen sind dabei aktiv an der Shwingungsentstehung beteiligt.Beim Standshütteln (engl. idle-boom) werden die Shwingungen niht di-rekt vom Wellensystem erzeugt, sondern dieses überträgt die Vibrationen weiter. Esbesteht ein indirekter Ein�uss des Seitenwellensystems mit passiver Beteiligung amShwingungsphänomen. Entsheidend ist dabei der axiale Vershiebungswiderstandim Vershiebegelenk der die Entkoppelungsgüte des Gelenkes festlegt.Eine Kombination von direktem und indirektem Ein�uss ist beim Geräushphä-nomen Wellenwummern (engl. humming) gegeben. Die Shwingungen werdeneinerseits vom Seitenwellensystem und andererseits von anderen Quellen hervorge-rufen. Liegen die Frequenzen eng beieinander so kommt es zu Modulationen. DasKippspiel der Gelenkzapfen innerhalb der Lagerung im Di�erential wird durh die2. bzw. 4. Motorordnung angeregt (direkter Anteil). Aufgrund der Nihtlinearitätenkommt es zu einer impulsartigen Anregung, welhe Biegeshwingungen der Wellenverursahen und welhe mit der 1. Radordnung moduliert werden (indirekter Ein-�uss).Das Zahnheulen (engl. gear-whine) ist ein tonales Geräush und entsteht imZahneingri�. Es handelt sih hierbei um eine innere Anregung die aufgrund vonShwankungen im Eingri�sradius, die im gesamten Getriebe auftreten [104℄, ent-steht. In [158℄ erfolgt eine Au�istung der inneren Anregungsursahen im Zahneingri�wie folgt:
• Die zeitlih-veränderlihe Verzahnungsstei�gkeit
• Umkehr der Reibkraft aufgrund vershiedener Gleitgeshwindigkeiten am Zahn-kopf und -fuÿ
• Abweihung der Verzahnungskontur von der exakten Evolventengeometrie (Fer-tigungsabweihungen und gewollte Verzahnungskorrekturen)
• Elastishe Verformung der Verzahnung unter Last (Hierbei kommt es zu einerStörung des kinematish exakten Eingri�es)24



2. NVH-Phänomene des Antriebsstranges im Frequenzbereih bis 150 Hz
• Eingri�s- oder Eintrittstoÿ aufgrund einer resultierenden Normalgeshwindig-keit der Zahn�anken im Eingri�Das Getrieberasseln (engl. gear-rattle) entsteht durh die vorhandenen undnotwendigen Spiele im Getriebe in Verbindung mit der Drehungleihförmigkeit desVerbrennungsmotors [104℄. Abhängig von der Gangstellung und vom Lastzustanddes Getriebes sind vershieden Losteile bei der Geräushentstehung beteiligt. Dieniht belasteten Zahnräder, Bauteile der Synhronisiereinrihtung und Getriebeshal-tung shwingen in den fertigungs- und konstruktionstehnish bedingten Spielen.Stoÿen zwei Bauteile beim Shwingen in den Spielgrenzen aufeinander, so wird einbreitbandiges rasselndes Geräush angeregt. Das Geräushphänomen wird durheine äuÿere Anregung verursaht und es handelt sih um ein moduliertes Signalmit einem breiten Frequenzspektrum. Das Leerlaufrasseln oder Leerlaufrattern(engl. idle-rattle) tritt im Leerlauf bei rotierendem Antriebsaggregat und stehenderGetriebeausgangswelle auf (stehendes Fahrzeug mit laufendem Motor im Leerlauf).Beim Whoop E�ekt(deutsh jauhzen, juhzen; es wird vorwiegend der eng-lishe Begri� verwendet) handelt es sih um ein Geräush im Bereih der Kupplungdas vor allem beim Dieselmotor auftritt. Die Kurbelwellenbiegung insbesondere auf-grund des Drukanstieges beim 4. Zylinder führt zu einer axialen Anregung desShwungrades und in weiterer Folge des gesamten Kupplungssystems mit harak-teristisher halber Motorordnung. Eine weitere Shwingungsursahe kann auh dieDrehungleihförmigkeit des Verbrennungsmotors sein. Diese regt während des Ein-und Auskuppelvorganges Shwingungen des Kupplungspedals an [181, 180℄.Klappergeräushe (engl. hatter) in PKW Antriebssystemen werden in [241℄ebenfalls der Kupplung zugeordnet. Es handelt sih dabei um zwangs- oder impul-serregte Geräushe, hervorgerufen durh Axialshwingungen der Kurbelwelle. Dabeiwerden Klappergeräushe des Kupplungssystems angeregt.Ein weiteres Shwingungsphänomen im Antriebsstrang ist das Kupplungsrup-fen (engl. luth judder), welhes typisher Weise beim Anfahrvorgang auftritt.Während dem Einkuppeln wird die Getriebeeingangswelle vom Stillstand auf Motor-drehzahl beshleunigt. Durh die periodishen Drehzahlshwankungen der Getriebe-welle kommt es zum Kupplungsrupfen. Allgemein wird heute ein mit zunehmenderGleitgeshwindigkeit abfallender Reibwert des Belags als Ursahe für das Rupfen an-genommen [155℄. Zusätzlih sind auh die Drehungleihförmigkeit des Verbrennungs-motors, Shwankungen der Normalkraft durh niht parallele Kupplungssheibenund zu shwahe Dämpfung im Antriebsstrang als weitere Gründe für die Rupf-Phänomene bekannt.Reik [175, 174℄ erwähnt im Zusammenhang mit der Abstimmung des konven-tionellen Torsionsdämpfers neben dem bereits erläuterten Shwingungsphänomen25



2. NVH-Phänomene des Antriebsstranges im Frequenzbereih bis 150 HzBoom und Getrieberasseln das sogenannte Shubrasseln. Getrieberasseln tritt häu-�g im unteren Drehzahlbereih unterhalb von Drehzahlen von a. 2000 min−1 auf,wohingegen das Shubrasseln bei höheren Drehzahlen deutlih über Drehzahlen von2000 min−1 auftritt. Für beide Rasselphänomene sind die Resonanzdrehzahlen diegleihen. Im Gegensatz zum Zug fällt beim Shub die Shwingungsanregung fürkleine Drehzahlen stark ab und es ist damit keine genügend starke Anregung mehrvorhanden. Zur Verringerung des Shubrasseln genügt es meist die Resonanzen un-terhalb von a. 2000 min−1 auszulegen.
2.3 Das Boom-Geräush in AntriebssystemenDas Boom-Geräush lässt sih in ein hohfrequentes und niederfrequentes Ge-räushphänomen [77℄ gliedern.Vom niederfrequenten Boom Geräush (engl. low speed boom) sind vorallem Fahrzeuge mit Dieselmotor und Allradantrieb beziehungsweise Hekantriebbetro�en. Dieselmotoren weisen im Vergleih zum Ottomotor aufgrund der Auf-ladung und des Brennverfahrens gröÿere Drehungleihförmigkeiten auf. Fahrzeugemit Allrad oder Hekantrieb sind aufgrund des komplexeren Aufbaus des Antriebs-stranges häu�ger beeinträhtigt. Der Frequenzbereih in dem das Geräush auftrittliegt a. bei 40 bis 100 Hz.Das hohfrequente BoomGeräushphänomen (engl. high speed boom) wirdvon Zünd- und Massenkräften der Verbrennungskraftmashine angeregt. Diese peri-odishen Kräfte sind die Anregung für Biegeshwingungen der Kardanwelle und desMotor-Getriebeverbandes. Es können in manhen Fällen auh Biegeshwingungender Seitenwellen angeregt werden. Aufgrund des höheren Drehzahlbereihes sind imGegenteil zum niederfrequenten Boom Geräush vor allem Ottomotoren vom hoh-frequenten Boom Geräush stärker betro�en.Bei Fahrzeugen mit Hekantrieb regt die hohe Drehungleihförmigkeit der Ver-brennungskraftmashine im Bereih des Hinterahsgetriebe dieses zu Roll- und Nik-bewegungen an [9℄. Dabei werden hohe dynamishe Kräfte direkt oder über denHilfsrahmen in die Fahrzeugkarosserie eingeleitet.26



2. NVH-Phänomene des Antriebsstranges im Frequenzbereih bis 150 Hz2.4 Systeme zur Shwingungsreduktion im Antriebs-strangBesonders wihtig zur Shwingungsreduktion und -isolation im Antriebsstrangsind heute konventionelle Dämpfer und vor allem das Zweimassenshwungrad (ZMS).Reik gibt in [175, 174℄ einen generellen Überblik über vershiedene Systeme zurShwingungsisolation im Antriebsstrang. Er teilt die Systeme ein in federgekoppel-te (konventioneller Torsionsdämpfer, ZMS), gegengekoppelte (Tilger, Fliehkraftpen-del) und shlupfgekoppelte Systeme (Wandler, Shlupfregelung, viskose Kupplung).Eine sehr gute Isolationswirkung kann durh Kombination einzelner Systeme wiez.B. beim hydrodynamishen Drehmomentwandler mit Überbrükungskupplung undTorsionsdämpfer erreiht werden. Dadurh kann der Nahteil von hohen Verlustenim shlupfenden Kupplungsbetrieb überbrükt werden. Beim Zweimassenshwung-rad mit Fliehkraftpendel erzielt man durh die Verknüpfung eines federgekoppel-ten Systems (ZMS) mit einem gegengekoppelten System (Pendel) eine verbesserteShwingungsisolation gegenüber dem konventionellen Zweimassenshwungrad. DerSystemaufbau und die Wirkungsweise sind in Abbildung 2.2 dargestellt. Diese zeigtoben links die Explosionsdarstellung eines Zweimassenshwungrades mit Fliehkraft-pendel und links eine Detailansiht über die Aufhängung der Pendelmassen. In derunteren Bildhälfte ist links das physikalishe Grundprinzip der drehzahlabhängigenTilgerfrequenz f0 dargestellt. Im unteren rehten Bild ist das Übertragungsverhaltenin Abhängigkeit der anregenden Ordnung dargestellt. Die Tilgerresonanz wird leihtvershoben zur maximalen Motorordnung ausgelegt, um eine gute Tilgerwirkung zurerreihen [240℄.Im Zusammenhang mit der Shwingungsentkoppelung im Antriebsstrang wirdheutzutage vorwiegend das Zweimassenshwungrad erwähnt. Dieses wurde das ersteMal im Jahre 1985 in einem Serienfahrzeug zur Shwingungsisolation eingesetzt. ZuBeginn war der Dämpfer noh ungeshmiert und es gab dadurh groÿe Vershleiÿ-probleme. Das eigentlihe auh heute noh eingesetzte Bogenfeder ZMS wurde 1989eingeführt.Das ZMS weist gegenüber dem konventionellen Dämpfer eine Reihe von Vortei-len auf. Beim konventionellen System mit Torsionsdämpfer in der Kupplungsshei-be wird bei niedrigen Drehzahlen eine nur unzureihende Isolation erreiht. DasZMS weist hingegen über den gesamten Drehzahlbereih hinsihtlih des Getriebe-rasselns und auh des Brummens sehr gute Isolationseigenshaften auf, so dass dieseShwingungsphänomene nur mehr vermindert auftreten. Die Drehungleihförmigkeitauf der Primärseite ist gegenüber dem konventionellen Kupplungssystem gröÿer, dadie Primärmasse kleiner als die Shwungradmasse ist. Steuertrieb und Riementriebmüssen deshalb oftmals neu abgestimmt werden. Die gute Shwingungsentkoppe-27



2. NVH-Phänomene des Antriebsstranges im Frequenzbereih bis 150 Hz

Primärmasse
Schwungrad

Sekundärmasse
Schwungrad

Bogenfeder Flansch Pendelmasse

Rollen

Abbildung 2.2: Systemaufbau und Funktionsweise eines Zweimassenshwungradesmit Fliehkraftpendel [240℄lung bei niedrigen Drehzahlen erlaubt ein komfortables und verbrauhsoptimiertesFahren. Ferner wird der Antriebsstrang (Getriebe, Wellen) entlastet, da die Dreh-ungleihförmigkeit verringert wird. Es erfolgt auh eine Entlastung der Kurbelwellemit verringerter Biegebeanspruhung und geringeren Reaktionskräften in der Kur-belwelle durh die gröÿere Drehungleihförmigkeit primärseitig. Als Nahteil erweistsih hingegen das Durhfahren der Resonanzdrehzahl beim Starten. Hier ist das Ziel,diese möglihst shnell zu durhfahren.Umfangreihe Untersuhungen im Zusammenhang mit dem Zweimassenshwung-rad wurden u.a. von Reik und Shnurr [175, 174, 193℄, Balashof [18℄, Kollreider [127℄und Rosenberger [187℄ durhgeführt.
28



3. Grundlagen zur Berehnung undOptimierung von Shwingungen in An-triebssystemen
In diesem Kapitel wird ausgehend von der De�nition eines Mehrkörpersystemsdie mathematishe Beshreibung der mehanishen Zusammenhänge von zunähststarren Mehrkörpersystemen durhgeführt. Dabei ist prinzipiell zwishen 2 Ansätzenzu untersheiden. Bei der Beshreibung mittels Minimalkoordinaten erhält man einSystem gewöhnliher Di�erentialgleihungen (ODE), wobei die Zwangskräfte in denBindungen niht direkt aus den Bewegungsgleihungen ermittelt werden können.Setzt man die Bewegungsgleihungen für alle Freiheitsgrade für jeden Körper anund de�niert zusätzlih die Bindungsgleihungen so erhält man für den Fall o�enerShleifen ein Di�erentialalgebraishes Gleihungssystem (DAE). Dieses kann mit-tels Reduktions- und Regularisierungsmethoden der Bindungen in ein gewöhnlihesDi�erentialgleihungssystem übergeführt werden oder mittels geeigneter Integrati-onsverfahren für DAE Systeme gelöst werden. Mittels der Lagrange-Multiplikatorenlässt sih die Summe der Zwangskräfte, welhe auf die einzelnen Körper wirken, be-stimmen.Um das elastishe Verhalten von mehanishen Systemen mit zu berüksihtigenkann man elastishe Strukturen als kondensierte Finite Elemente Körper einbinden.Um dabei sowohl die �kleinen� Verformungen aufgrund der Elastizität als auh dieüberlagerten �groÿen� Rotationen und Translationen zu berüksihtigen wird dieMethode des bewegten Bezugssystems (Floating Frame of Referene) angewendet.Im Anshluss an die Grundlagen von Mehrkörpersystemen werden gängige In-tegrationsverfahren für Ehtzeit- und O�ine-Simulationen erläutert. Es ist dabeizwishen Ein- und Mehrshrittverfahren, expliziten und impliziten Verfahren sowieVerfahren mit konstanter und variabler Shrittweite zu untersheiden. Am Ende desKapitels werden die Grundlagen nihtlinearer Optimierung für den systematishenAbgleih zwishen Messung und Rehnung überbliksmäÿig angeführt. Das Kapi-tel shlieÿt mit einer Beshreibung von sog. Kriging Metamodellen für eine nohe�zientere Durhführung des Abgleihes zwishen Messung und Rehnung mittels29



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenautomatisierter Parameteridenti�kationsmethode.3.1 Grundlagen der MehrkörpersimulationNahfolgend werden ausgehend von der De�nition von Mehrkörpersystemen dieGrundlagen zur Beshreibung von starren und dann elastishen Mehrkörpersystemenbasierend auf dem Lagrangeshen Prinzip dargestellt. Zur Beshreibung von elasti-shen Strukturen werden die Grundlagen des �Floating Frame of Referene� und diestatishe und dynamishe Reduktion der Freiheitsgrade erläutert. Das Unterkapitelshlieÿt mit der Beshreibung von Methoden zur Reduktion und Regularisierungder Bewegungsgleihungen und der Beshreibung von Formalismen und Lösungsal-gorithmen für Mehrkörpersysteme.3.1.1 De�nition von MehrkörpersystemenNah Shwertassek und Wallrap [200℄ bestehen Mehrkörpersysteme aus folgendenKomponenten:
• Starre und �exible Körper
• Kraftelemente
• Gelenke
• Modellumgebung in der sih das Mehrkörpersystem bewegtDie gesuhten Gröÿen, wie Kräfte und Bewegungen, werden durh Lösen der Sy-stemgleihungen des Mehrkörpersystems, welhes eine Modellvorstellung des teh-nishen Systems darstellt, ermittelt.Bremer und Pfei�er [27℄ beshreiben Mehrkörpersysteme als Modelle mehani-sher Systeme, die aus einer endlihen Anzahl von starren oder elastishen Körpernbestehen und über Koppelelemente (starre oder nahgiebige Bindungen, Regelme-hanismen) miteinander verbunden sind. Sie gehen damit von einer vergleihbarenVorstellung wie Shwertassek und Wallrap aus (Abbildung 3.1).Auh andere Autoren wie z. B. Shabana [201℄ gehen von einer ähnlih de�niertenModellvorstellung aus, wobei Shabana von sog. Teilsystemen spriht. Er beshreibtein Mehrkörpersystem als eine Ansammlung von Teilsystemen, wie Körper, Kompo-nenten oder Substrukturen. Die Bewegung der Subsysteme ist kinematish über ver-shiedene Typen von Bindungen eingeshränkt. Jedes Teilsystem führt groÿe Trans-lationen und Rotationen aus. 30



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen
Körper 1
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Abbildung 3.1: Abstraktion und De�nition eines Mehrkörpersystems nah Bremerund Pfeifer [27℄3.1.2 Beshreibung von starren Körpern in Mehrkörpersyste-menDie Lage eines starren Körpers Ki kann im Raum über 6 Koordinaten eindeutigbeshrieben werden. 3 Koordinaten beshreiben den Ort des Körpers und die ver-bleiben 3 Koordinaten die Orientierung des Körpers. Ein beliebiger Punkt P i aufdem Körper i kann damit beshrieben werden über [201℄
ri = Ri + ui, (3.1)wobei ri = [ri1 r

i
2 r

i
3]

T die globale Position vom Punkt P i darstellt. Der Vektor
Ri = [Ri

1R
i
2 R

i
3]

T beshreibt die Vershiebung vom globalen Referenzsystem O zumlokalen Körperreferenzsystem Oi. Der Vektor ui = [ui1u
i
2u

i
3]
T ist der Positionsvektorvon P i, beshrieben im Körperreferenzsystem Oi, siehe Abbildung 3.2.Basierend auf Gleihung (3.1) können nun Geshwindigkeit und Beshleunigungdes Punktes P i abgeleitet werden:

vi =
dri

dt
= Ṙi + u̇i = Ṙi + ωi × ui. (3.2)Dabei ist die Winkelgeshwindigkeit ωi des Körpers Ki de�niert als ωi = Θ̇i ii3. DerEinheitsvektor ii3 geht durh den Ursprung Oi. Die Beshleunigung ai des Punktes

P i ergibt sih zu 31
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Abbildung 3.2: Beshreibung eines starren Körpers
ai =

dvi

dt
= R̈i + ω̇i × ui + ωi × u̇i. (3.3)Mit der De�nition der Winkelbeshleunigung αi = Θ̈

i
ii3 erhält man

ai = R̈i +αi × ui + ωi × (ωi × ui). (3.4)Für die Transformation von einem Koordinatensystem in ein anderes stehen ver-shiedene Parameterräume, wie Rodriguez Parameter, Euler Winkel, Euler Parame-ter oder Quaternionen zur Verfügung [201, 72℄.Um einen Vektor r vom Koordinatensystem j ins System i zu transformierenwird dieser mit der 3× 3 Transformationsmatrix A, in der Form
ri = Aijrj (3.5)multipliziert. Die De�nition der Transformationsmatrix A für die einzelnen Para-meterräume ist in der allgemeinen Literatur zu �nden, wie z. B. in [201, 72℄.3.1.3 Bindungen in MehrkörpersystemenDie über Gelenke verbunden Körper shränken die Bewegungen der Körper ein,so dass man ny < nz Freiheitsgrade erhält (nz = Anzahl der Körper × 6). Prinzipi-ell reiht es somit aus über einen reduzierten Satz von ny Lagezustandsgröÿen dieBewegung der Körper zu beshreiben. Die so erhaltene Beshreibung des Mehrkör-persystems wird Beshreibung mit Minimalkoordinaten genannt [27℄.Die Zwangsgleihungen, welhe die Bindungen zwishen den Körpern einshrän-ken, können gegliedert werden in [200, 201℄:32



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen
• Rheonome Zwangsgleihungen in welhen die Zeit explizit vorkommt
• Skleronome Zwangsgleihungen oder zeitunabhängige Bindungen
• Implizite Zwangsgleihungen, wenn keine Festlegung auf bestimmte Lagezu-standsgröÿen erfolgt
• Explizite Zwangsgleihungen, wenn die Gleihungen über redundante Koordi-naten aus einem Minimalsatz der Lagezustandsgröÿen beshrieben werden.Geradin und Cardona [72℄ fassen rheonome und skleronome Bindungen in holo-nome Bindungen zusammen. Niht-holonome Bindungen gliedern sih in bilateraleund unilaterale Bindungen, abhängig ob sie über eine Gleihheitsbedingung oderUngleihheitsbedingung beshrieben werden.3.1.4 Lagrangeshes PrinzipAusgangspunkt für die mathematishe Beshreibung der mehanishen Zusam-menhänge von starren und �exiblen Mehrkörpersystemen ist das Lagrangeshe Prin-zip. Heun [96℄ nennt diese Gleihung auh Lagrangeshe Zentralgleihung und Hamel[96℄ leitet daraus die Euler-Lagrangeshen Gleihungen (Hamel-Bolzmann-Gleih-ungen) ab [27℄ 1:
∫

(S)

(r̈T dm− dfeT )δr =
d

dt

∫

(S)

ṙT dmδr− δT − δW e = 0, T =
1

2

∫

(S)

ṙT dmṙ. (3.6)Dabei ist T die kinetishe Energie (δT die virtuelle kinetishe Energie) und fe sinddie auf das Element wirkenden eingeprägten Kräfte. Die virtuelle Arbeit der einge-prägten Kräfte auf das Element de�niert sih über
δW =

∫∫∫

(V )

∑

i,j

(

∂σxi,xj
∂xj

δrdj

)

dxdydz. (3.7)Dazu sind die Vershiebungen dr des Elements gegenüber der unverformten Lagemit den Kräften am Element zu multiplizieren. Die Kräfte ergeben sih aus denSpannungen σ multipliziert mit der Elementober�ähe.1Die angeführten Gleihungen gelten für das Gesamtsystem (S) bestehend aus mehreren Kör-pern i. Der Index wird niht geführt, sodass r = r
i. ∫

(S)

bedeutet, dass über das Gesamtsystem zuintegrieren ist 33



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenUnter der Annahme linearer Geshwindigkeitsbindungen und mit q̇, dem Vek-tor der Minimalgeshwindigkeiten, gilt Gleihung (3.8). Die linearen Geshwindig-keitsbindungen müssen niht notwendigerweise integrierbar sein. Bei holonomen Sy-stemen muss aber eine eindeutige Linearkombination der ersten Zeitableitung derLagrangeshen Koordinaten z vorhanden sein. Dann gilt
r = r(q, t) → ṙ =

∂r

∂q
q̇+

∂r

∂t
→ ∂ṙ

∂q̇
=
∂r

∂q
→ δr =

∂ṙ

∂q̇
δq (3.8)und damit wird

d

dt

∫

(S)

ṙT dmδr =
d

dt







∫

(S)

∂

∂ṙ

1

2
(ṙT dmṙ)

∂ṙ

∂q̇
δq






. (3.9)Daraus folgt, dass

d

dt

[

∂T

∂q̇

]

δq− δT − δW e = 0. (3.10)Bremer und Pfeifer [27℄ nennen diese Form der Gleihung weiterhin Zentralglei-hung. Di�erenziert man Gleihung (3.10) erhält man die Variationsform der Hamel-Bolzmann-Gleihungen:
[

d

dt

(

∂T

∂q̇

)

−
(

∂T

∂q

)

−QT

]

δq+

(

∂T

∂q̇

)[

dδq− δq

dt

]

= 0. (3.11)Der Vektor Q stellt dabei die generalisierten Kräfte dar. Bei holonomen Systemenbesteht die Möglihkeit Minimalkoordinaten zur Beshreibung zu verwenden und esvershwindet damit in Gleihung (3.11) der zweite Term dδq−δq
dt

und man erhält dieLagrangeshe Gleihungen zweiter Art.Beim niht holonomen Fall können aus den zusätzlihen Bindungsgleihungendie Bewegungen in die zwangsfreien Rihtungen projiziert werden.Eine weitere Auswertung der Zentralgleihung unter Berüksihtigung der Iner-tialbasis, der elementfesten Basis und unter Berehnung des Variations-Di�erent-ationsprozesses, erhält man mit dem Vektor der Minimalgeshwindigkeiten [27℄
ṡ =

(

ṡ1
ṡ2

)

=

(

vs

ω

) (3.12)und damit
d

dt
δ

(

s1
s2

)

− δ
d

dt

(

s1
s2

)

=

(

ω̃T ṽT
s

0 ω̃T

)

δ

(

s1
s2

)

. (3.13)34



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenDie Matrix ω̃ stellt dabei die shiefsymmetrishe Matrix von ω dar2(Gleihes giltauh für v). Die Hamel Bolzmann Gleihung kann damit in die Bewegungsgleihun-gen, bezogen auf ein beliebiges Bezugssystem A, umgeformt werden. Die Gleihungist sowohl für holonome als auh niht-holonome Bindungen gültig:
n
∑

i=1

∫

Ki

{

(
(

∂Avs

∂ṡ

)

i
(

∂AωIE

∂ṡ

)

i

)T
(

(Adṗ+A ω̃IAdp− dAf
e)i

(

AdL̇ +A ω̃IAdL− dAl
e
)

i

)}

= 0. (3.14)In Gleihung (3.14) stellt Adṗ den Impuls, AdL̇ den Drall, Af
e die eingeprägtenKräfte und Al

e die Momente in den entsprehenden elementfesten System E, im In-ertialsystem I bzw. in einer beliebigen Basis A dar.Neben dem Lagrangeshen Prinzip existiert auh noh das Jourdainshe Prinzipund das Gauÿshe Prinzip. Jourdain geht von der Variation der Geshwindigkeitenaus und setzt dabei die Lagevariationen zu Null. Bei Gauÿ erfordert die Beshleu-nigungsvariation, dass die Lage- und Geshwindigkeitsvariationen Null gesetzt wer-den. Alle Methoden haben jedoh gemeinsam, dass die verwendete virtuelle Gröÿeein Element des Tangentialraums der Zwangs�ähe ist und damit unabhängig vonBetrag und Dimension ist.Bremer und Pfeifer [27℄ geben bei ihren Betrahtungen über Mehrkörpersystemeder �synthetishen� Methode den Vorzug, die eine Kraft und Momentenbilanz inRihtung der freien Bewegungsmöglihkeit darstellt.In Gleihung (3.14) ist daher ṡ der Vektor der Minimalgeshwindigkeiten, mit
ṡ ∈ R

g, wobei g die Anzahl der Geshwindigkeitsfreiheitsgrade darstellt.Shabana [201℄ geht ebenfalls vom D'Alambertshen Prinzip aus um die La-grangeshen Gleihungen zu erhalten. Er benennt Gleihung (3.10) D'Alambert-Lagrangshe Gleihung. Er führt dabei generalisierte Koordinaten qj mit deren Hilfedie Lage und Orientierung der einzelnen Körper n beshrieben wird:
ri = ri(q1, q2, . . . , qn, t). (3.15)Mit Hilfe der Kettenregel kann ri zu
ṙi =

n
∑

j=1

∂ri

∂qj
q̇j +

∂ri

∂t
(3.16)2ω̃ =





0 −ωz ωy

ωz 0 −ωx

−ωy ωx 0
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3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenabgeleitet werden (vergleihe mit Gleihung (3.8) bei Bremer und Pfeifer [27℄). Dievirtuellen Vershiebungen können über die Koordinaten qj zu
δri =

n
∑

j=1

∂ri

∂qj
δqj (3.17)angesetzt werden und damit kann auh die virtuelle Arbeit FiT δri, welhe am Körper

i angreift, zu
FiT δri =

n
∑

j=1

FiT ∂r
i

∂qj
δqj . (3.18)umgeformt werden. Durh das Aufsummieren und mit Einführung der generalisiertenKräfte Qj , welhe mit der Koordinate qj assoziiert werden können, ist

nP
∑

i=1

FiT δri =

nP
∑

i=1

n
∑

j=1

FiT ∂r
i

∂qj
δqj =

n
∑

j=1

Qjδqj. (3.19)In gleiher Weise kann man mit der virtuellen Arbeit der Massenkräften vorgehen:
δWi =

nP
∑

i=1

n
∑

j=1

mir̈iδri. (3.20)Mit weiteren Umformungen und unter Verwendung von Gleihung (3.17) erhält man:
nP
∑

i=1

mir̈i
∂ri

∂qj
= (3.21)

nP
∑

i=1

[

d

dt

(

miṙi · ∂r
i

∂qj

)

−miṙi · d

dt

(

∂ri

∂qj

)]

= (3.22)
nP
∑

i=1

{[

d

dt

∂

∂q̇j

(

1

2
miṙi

T
ṙi
)]

− ∂

∂q̇j

(

1

2
miṙi

T
ṙi
)}

. (3.23)Mit der kinetishen Energie des Komplettsystems
T =

nP
∑

i=1

T i =

nP
∑

i=1

1

2
miṙi

T
ṙi (3.24)erhält man

∑

j

[

d

dt

(

∂T

∂q̇j

)

− ∂T

∂qj
−Qj

]

δqj = 0. (3.25)Die von Shabana zu Grunde gelegte Gleihung (3.25) entspriht Gleihung (3.11)(Bremer und Pfeifer) und damit der Hamel-Bolzmann Gleihung ohne den zweiten36



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenTerm. Mit den zusätzlihen Bindungsgleihungen können die Bewegungen in diezwangsfreien Rihtungen projiziert werden und der zweite Term wird damit nihtbenötigt.Geradin und Cardona [72℄ gehen ebenfalls von den erweiterten LagrangeshenGleihungen und vom Prinzip nah Hamilton, in der Form von
L = K − V − λTΦ (3.26)

δ

t2
∫

t1

Ldt = 0 (3.27)(3.28)aus, mit den Lagrangeshen Multiplikatoren λ, den Bindungsgleihungen Φ, der ki-netishen Energie K und der potentiellen Energie V.Durh Anwendung der Variationen, Vereinfahung und Zusammenfassung erhältman die Bewegungsgleihungen welhe in parametrisierter Form zu
r(q, q̇, q̈,λ) = Mq̈+BTλ− g(q, q̇, t) = 0

φ(q, t) = 0
(3.29)angeshrieben werden. Dabei ist r der Residual Vektor, M die Massematrix, q derVektor der generalisierten Freiheitsgrade des Systems und g(q, q̇, t) die Summe derinternen, externen und komplementären Trägheitskräfte. Die MatrixB ist die Matrixder Bindungsgradienten, φ(q, t) der Satz der holonomen kinematishen Bindungs-gleihungen und λ sind die Lagrangeshen Multiplikatoren. Gleihung (3.29) stelltein System di�erential algebraisher Gleihungen (engl. Di�erential Algebrai Equa-tions - DAE) dar.Wallrapp und Shwertassek [200℄ nennen die Darstellung mittels DAE in Glei-hung (3.29) die Deskriptorform der Systemgleihungen (Verwendung von Abso-lutkoordinaten). Bei der Beshreibung mit Minimalkoordinaten (Darstellungen derKörperbewegungen in Relativkoordinaten) erhält man ein System gewöhnliher Dif-ferentialgleihungen (engl. Ordinary Di�erential Equations - ODE) welhe als Zu-standsform der Bewegungsgleihungen bezeihnet werden:

Mq̈ + k(q̇,q, t) = f(q̇,q, t). (3.30)In Gleihung 3.30 ist M die Massematrix, k fasst die Stei�gkeits- und Dämpfungs-matrix zusammen und f beshreibt die externen Kräfte.In der Mehrkörperdynamik erfolgt die globale Beshreibung eines beliebigenPunktes P des Körpers i über (siehe dazu auh Gleihung (3.1)) [201℄37



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen
riP = Ri +Aiūi, (3.31)wobei Ri die Position und Ai die Transformation des Körperreferenzsystems zumglobalen Koordinaten System darstellt. Die lokalen Koordinaten ūi des Punktes Psind im Körperreferenzsystem angegeben. Die Transformationsmatrix Ai ist eineFunktion von Rotationskoordinaten Θi (Euler Winkel, Rodriguez Parameter oderEuler Parameter) 3.Die generalisierten Koordinaten qi

r des Körpers i seien de�niert als
qi
r =

[

RiT ΘiT
]T

. (3.32)Ein Mehrkörpersystem mit nb untereinander verknüpften starren Körpern wird überdie generalisierten Koordinaten q =
[

q1 q2 q3 · · · qn
]T und nc Bindungsglei-hungen beshrieben.Die Bindungsgleihungen können in der Form C (q, t)T geshrieben werden. Tre-ten niht holonome Bindungen auf, so können diese über

a0 +Bq̇ = 0 (3.33)dargestellt werden, wobei a0 = a0(q, t) =
[

a01 a02 a03 · · · a0nc

]T eine 1 × ncsowie B = B(q, t) eine nc × n Koe�zienten Matrix und q̇ der Vektor der generali-sierten Geshwindigkeiten sind.3.2 Elastishe Strukturen in MehrkörpersystemenWallrapp und Shwertassek [200℄ gehen zur Beshreibung elastisher Körperebenfalls von der Lagrangeshen Darstellung der Bewegung aus. Durh die auf dasin�nitesimale Volumenelement wirkenden Kräfte lassen sih die Cauhyshen Bewe-gungsgleihungen formulieren.
ρ0(R)r̈(R, t) = k0(R, t) +Div

∑

(R, t) (3.34)Über die Formulierung des Impulses für einen materiellen Punkt kann die Bewegungvon Punkten im Inneren des Kontinuums ρ0r̈ über die Summe der am Volumenangreifenden Kräfte k0 und über die Ober�ähenkräfte Div
∑ dargestellt werden.3Die zitierten Autoren verwenden teilweise leiht untershiedlihe Notationen bei der Bezeih-nung der Vershiebungen (r, R), Rotationen (ω, Θ) und Indexbezeihnung (ri, Ari, Ri)38



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen3.2.1 Mehanik verformbarer KörperFür die Lage des Punktes P am Körper i gilt im verformten Zustand gegenüberdem unverformten Zustand, dass ξ = x + u ist (Gleihung (3.43)) [201℄, siehe Ab-bildung 3.3.
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ξ

Abbildung 3.3: Verformte und unverformte Kon�guration [201℄Mittels der Funktionstheorie kann gezeigt werden, dass Gleihung (3.43) nur eineeinzige Lösung besitzt wenn die Determinante
|J| =





ξ1,1 ξ1,2 ξ1,3
ξ2,1 ξ2,2 ξ2,3
ξ3,1 ξ3,2 ξ3,3



 (3.35)niht zu Null wird. Die Jakobimatrix J kann damit in die 3 × 3 Einheitsmatrix Iund die Gradientenmatrix der Vershiebungen J̄ aufgespalten werden:
J = I+ J̄. (3.36)Da der Gradient der Vershiebungen

J̄ =





∂u1

∂x1

∂u1

∂x2

∂u1

∂x3
∂u2

∂x1

∂u2

∂x2

∂u2

∂x3
∂u3

∂x1

∂u3

∂x2

∂u3

∂x3



 =





u1,1 u1,2 u1,3
u2,1 u2,2 u2,3
u3,1 u3,2 u3,3



 (3.37)ein Tensor zweiter Ordnung ist kann er in die Summe aus einem symmetrishen undeinem antisymmetrishen Tensor zerlegt werden
J̄ = J̄s + J̄r, (3.38)wobei 39



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen
J̄s =

1

2

[

J̄+ J̄T
]

=





e1,1 e1,2 e1,3
e2,1 e2,2 e2,3
e3,1 e3,2 e3,3



 . (3.39)und
J̄r =

1

2

[

J̄− J̄T
]

=





0 ω1,2 ω1,3

ω2,1 0 ω2,3

ω3,1 ω3,2 0



 (3.40)ist. Es gilt, dass 2ei,j = 2ej,i = ui,j + uj,i und 2ωi,j = −2ωj,i = ui,j − uj,i. Fernerbedeutet ( , i) die Ableitung nah xi. Der symmetrishe Teil beshreibt die Span-nungen und der antisymmetrishe Teil die Rotationen eines Volumenelementes.Bei der Betrahtung der Gradienten des Positionsvektors kann auh die Transfor-mation vom Referenzkoordinatensystem ins Körperreferenzkoordinatensystem be-trahtet werden und dabei folgt
x = Ax̄ (3.41)und somit

∂ξ

∂x̄
= JA =

∂ξ

∂x
A. (3.42)Nun werden die Spannungen eingeführt. Es sei δl0 der Abstand zweier Punkte am�exiblen Körper im unverformten Zustand und δl der Abstand im verformten Zu-stand. Über den Zusammenhang

ξ = x + u (3.43)folgt, dass
dξ = dx +

∂u

∂x
dx = (I+

∂u

∂x
)dx = Jdx (3.44)ist. Weiter kann damit mit einigen Umformungen folgender Zusammenhang ausge-wertet werden

(δl)2 = (dξ)T (dξ) = (dx)T [I+ (J̄T + J̄) + J̄T J̄](dx)T (3.45)und
1

2
[(δl)2 − (δl0)

2] = (dx)T ǫ(dx)T (3.46)abgeleitet werden. Dabei gilt, dass ǫm = 1
2
{[J̄T + J̄] + J̄T J̄] = 1

2
(JTJ − I) ist.Etwas kompakter und unter Berüksihtigung, dass man J als symmetrishen undantisymmetrishen Tensor anshreiben kann erhält man40



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen
ǫ = Du (3.47)und

D =
1

2



















2 ∂
∂x1

0 0

0 2 ∂
∂x2

0

0 0 2 ∂
∂x3

∂
∂x2

∂
∂x1

0
∂

∂x3
0 ∂

∂x1

0 ∂
∂x3

∂
∂x2



















. (3.48)
Die obere 3 x 3 Diagonalmatrix kann als die der Normalspannungen interpretiertwerden und die untere Matrix als die der Sherspannungen. Es existieren für dieSpannungskomponenten auh andere Ansätze, wie der Lagrangeshe Spannungsten-sor, auf die aber hier niht näher eingegangen wird.Das Materialgesetz

σ = ǫE (3.49)für ein homogenes isotropes Material liegt vor, wenn die Lame-Parameter λ und µüber alle Punkte des Körpers konstant sind. Der 2. Lame Parameter µ stellt denShermodul dar und der 1. Lame Parameter de�niert sih über den Elastizitätsmodul
E und dem Shermodul4. Die Matrix E der elastishen Koe�zienten kann dann zugeshrieben werden:

E =

















λ+ 2µ λ λ 0 0 0
λ λ+ 2µ λ 0 0 0
λ λ λ+ 2µ 0 0 0
0 0 0 2µ 0 0
0 0 0 0 2µ 0
0 0 0 0 0 2µ

















. (3.50)
Für die Ermittlung der virtuellen Arbeit ergibt sih die Volumenänderung zu

dv = |J|dV, (3.51)die virtuelle Arbeit zu
δWi =

∫

V

ρAT δξdv =

∫

V

ρ0A
T δξdv (3.52)4

E = λ(1+µ)(1−2µ)
µ 41



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenund die virtuelle Arbeit der elastishen Kräfte zu
δWs = −

∫

V

(|J|J−1σmJ
−1T )δǫmdV. (3.53)Unter Berüksihtigung des Materialgesetzes und der Symmetriebedingungen erhältman

δWs = −
∫

V

ǫTEItδǫdV. (3.54)3.2.2 Rayleigh-Ritz AnsatzElastishe Körper wie Balken, Platten und Shalen haben eine unendlihe Anzahlvon Freiheitsgraden, welhe die Position eines jeden Punktes am Körper beshreiben.Wie in den vorhergehenden Unterkapiteln bereits gezeigt werden konnte, kann dasVerhalten solher Körper über partielle Di�erentialgleihungen in Abhängigkeit vonOrt und Zeit beshrieben werden. Separiert man die Variablen, führt die Lösungder Gleihungen wenn lösbar zu einem Vershiebungsfeld welhes in folgender Formbeshrieben werden kann [201℄:
ūf1 =

∞
∑

k=1

akfk wobei fk = fk(x1, x2, x3)

ūf2 =
∞
∑

k=1

bkgk wobei gk = gk(x1, x2, x3)

ūf3 =
∞
∑

k=1

ckhk wobei hk = hk(x1, x2, x3)



























. (3.55)
Um in�nit dimensionale Strukturen (partielle Di�erentialgleihungen) mittelsRehneroperationen e�zient handhaben zu können wurden Näherungsverfahren wieder Rayleigh-Ritz Ansatz oder die Galerkin-Methode entwikelt. Dabei wird die Ver-shiebung eines jeden Punktes mit einer endlihen Anzahl von Koordinaten beshrie-ben. Das heiÿt man bekommt für die Vershiebungen folgendes Gleihungssystem:

ūf1 =
l
∑

k=1

akfk wobei fk = fk(x1, x2, x3)

ūf2 =
m
∑

k=1

bkgk wobei gk = gk(x1, x2, x3)

ūf3 =
n
∑

k=1

ckhk wobei hk = hk(x1, x2, x3)































. (3.56)
Dabei ist es erforderlih das die Folgen partialer Summen Cauhy-Folgen darstellen.42



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen3.2.3 Floating Frame of RefereneGleihung (3.56) kann in Matrixform auh geshrieben werden als [201℄
ūf = Sqf . (3.57)
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Abbildung 3.4: Koordinaten am verformten Körper iMit dem Vektor qi
r wird die Lage und Orientierung des Körperreferenzsystems

Oi des elastishen Körpers i beshrieben (Abbildung 3.4)5.Zur Beshreibung eines Punktes am �exiblen Körper wird nun folgender Zusam-menhang verwendet [201℄:
rP

i = Ri +Aiūi = Ri +Ai(ū0
i + Siqf

i). (3.58)Damit können auh die erste und zweite Ableitung nah der Zeit von riP (Geshwin-digkeit und Beshleunigung)̇
rP

i = Ṙi + ũiT ω̃i +AiSiq̇f
i (3.59)und

r̈P
i = R̈i + ω̃i × (ω̃i × ui) +αi × ui + 2ω̃i × (Ai ˙̃ui) +Ai¨̃ui (3.60)abgeleitet werden. Zum Ableiten der Massematrix wird folgende De�nition der ki-netishen Energie verwendet5Neben der Darstellung mittels �Floating Frame of Referene� existiert auh noh die Methodeder �Inremental Finite Element Formulation� und des Interpolationsansatzes für die Referenzbe-wegung mit der Methode �Large Rotation Vetor Approah� welhe hier niht näher behandeltwerden. Detaillierte Informationen zu den Ansätzen sind z. B. in [201, 200℄ zu �nden.43
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T i =

1

2

∫

V i

ρiṙiT ṙidV i =
1

2
q̇iTMiq̇i, (3.61)mit

Mi =

∫

V i

ρi





I Bi AiSi

BiTBi BiTAiSisymmetrish SiTSi



dV i. (3.62)Die generalisierten Kräfte können unterteilt werden in elastishe Kräfte und ex-terne Kräfte. Die elastishen Kräfte können allgemein geshrieben werden als
δW i

s = −
∫

Vi

σiT δǫidV i. (3.63)Mit den vorher ermittelten Spannungen und Dehnungen ergeben sih die elastishenKräfte zu
δW i

s = −qiT

f K
i
ffδq

i
f mit Ki

ff =

∫

V i

(DiSi)TEiDiSidV i. (3.64)Die generalisierten externen Kräfte können geshrieben werden als
δW i

e = QiT
e δq

i. (3.65)Die Zwangsbedingungen zwishen Körpern (Bindungsgleihungen) können in derForm
C(q, t) = 0 (3.66)angeshrieben werden. Die virtuelle Änderung der Zwangsbedingungen ergeben sihmit der Jakobi-Matrix der Bindungsgleihungen Cq zu
Cqδq = 0. (3.67)Wie shon in Gleihung (3.29) können die eben abgeleiteten Gleihungen in dieLagrangeshe Gleihung eingesetzt werden [201℄:

Miq̈i +Kiqi +CTλ = Qi
e +Qi

v. (3.68)Ausgeshrieben ergeben diese 44
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(Qi
e)R

(Qi
e)Θ

(Qi
e)f



+





(Qi
v)R

(Qi
v)Θ

(Qi
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 , i = 1, 2, 3, . . . , nb (3.69)und
C(q, t) = 0. (3.70)3.2.4 Reduktionsmethoden bei elastishen KörpernDie Berüksihtigung des elastishen Bauteilverhaltens in der Mehrkörpersimula-tion ist bei vielen praktishen Anwendungsbeispielen mit einer deutlihen Erhöhungder Anzahl der Freiheitsgrade und der Rehenzeit verbunden. Zur e�zienten Be-rehnung von elastishen Körpern wurden daher vershiedene Reduktionsmethodenentwikelt, um das elastishe Verhaltens von Bauteilen mit weniger Freiheitsgradenabbilden zu können.Das statishe Kräftegleihgewiht am Körper i ist über [72, 201℄
Ki

ff qi
f = Fi (3.71)gegeben. Bei der statishen Kondensierung nah Guyan [92℄ werden die Freiheits-grade in sogenannte Master-Knoten m und Slave-Knoten s unterteilt. Von der Un-terteilung ist sowohl die Stei�gkeitsmatrix Ki

ff , als auh der Vershiebungsvektor
qi

f und die extern angreifenden Kräfte Fi betro�en:
(

Ki
mm Ki

ms

Ki
sm Ki

ss

)(

qi
fm

qi
fs

)

=

(

Fi
m

Fi
s

)

. (3.72)Beinhaltet der Vektor Fi
s nur Nulleinträge und es interessieren nur die Vershiebun-gen der Masterknoten qi
fm, so kann das statishe Kräftegleihgewiht auh folgen-dermaÿen angeshrieben werden:

[Ki
mm −Ki

msKss
i −1Ki

sm]q
i
fm = Fi

m. (3.73)Dieser Zusammenhang kann auh noh in folgenderweise umgewandelt werden
K̄i

ff = BiT
s K

i
ffB

i
s, (3.74)mit 45
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Bi

s =

(

I

−Ki−1
ss K

i
sm

)

. (3.75)Bei der dynamishen Kondensierung [72, 201℄ kann der Körper i um eine Refe-renzkon�guration frei shwingen und so verbleibt Gleihung
mi

ff q̈i
f +Ki

ffq
i
f = 0. (3.76)Die Lösung von Gleihung (3.76) kann mit folgendem Ansatz gefunden werden:

qi
f = aiejωt. (3.77)Rükeingesetzt erhält man

Ki
ff ai = (ω)2mi

ff ai. (3.78)Gleihung (3.76) stellt ein Eigenwertproblem dar, dessen Lösung Eigenfrequenzen
(ωk) und entsprehende Eigenvektoren ai

k mit k = 1, 2, . . . , nf darstellt. Die Ei-genvektoren werden als �normal modes� bezeihnet. Eine Reduktion kann erreihtwerden, wenn im weiteren nur nm < nf Moden berüksihtigt werden.Die Koordinatentransformation von den physikalishen modalen Koordinaten indie modalen elastishen Koordinaten wird über
qi

f = B̄i
mp

i
f (3.79)erreiht. Der Vektor pi

f beinhaltet die modalen Koordinaten und B̄i
m stellt dieModeshape-Matrix dar, welhe in den Spalten die berüksihtigten Eigenmodenbeinhaltet. Zusammen mit den Referenzkoordinaten können die Koordinaten wiefolgt beshrieben werden:
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. (3.80)Damit ändern sih in Gleihung (3.69) und (3.70) die Gröÿen zu (neue Gröÿen sindmit einem Querstrih gekennzeihnet):
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3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenCraig-Bampton (Verweis in [72℄) kombiniert die Guyan Kondensierung (auh alsstatishe Kondensierung bezeihnet) und die dynamishe Kondensierung zu
Bi = [Bi

m Bi
s] =

(

I I

φ −Ki−1
ss Ksm

)

, (3.82)wobei jedoh für die Bestimmung der Eigenmoden und Einheitsvershiebungen vomeingespannten Zustand ausgegangen wird. In heutzutage übliherweise verwendetenSoftwarepaketen werden sowohl die frei-frei Eigenmoden als auh die Eigenmodenim eingespannten Zustand zu Grunde gelegt.Geradin und Cordona [72℄ verwenden zur Ableitung der reduzierten Massen- undStei�gkeitsmatrix die mehanishe Impedanz-Methode. Die Impedanz-Matrix Z(ω)wird als eine frequenzabhängige Matrix, welhe das Amplitudenverhältnis der Kräfte
g zu den Vershiebungen q darstellt, angeshrieben:

g = Z(ω)q (3.83)und
Z(ω) = K− ω2M. (3.84)Diese Vorgehensweise bietet den Vorteil, dass zur Bestimmung der Reduktionsma-trizen diese niht zwingend über ein Finite Element Programm ermittelt werdenmüssen, sondern auh über eine Shwingungsanalyse gemessen werden können. DieTrägheitsterme werden über die kinetishe Energie mit einer o-rotierenden Appro-ximation berehnet [72℄.3.2.5 Reduktion und Regularisierung der ZwangsgleihungenDie nah Shabana abgeleiteten Grundgleihungen zur Beshreibung von Mehr-körpersystemen stellen ein di�erential algebraishes Gleihungssystem (DAE - Dif-ferential Algebrai Equation) 2. Ordnung dar. Die m holonomen Bindungen sind diezu berüksihtigenden Zwangsbedingungen:

{

Mq̈ +BTλ = g(q, q̇, t)
Φ(q, t) = 0

q0 = q(t0), q̇0 = q̇(t0). (3.85)Dabei ist M die n×n Massematrix, g der nihtlineare n×1 Kraftvektor der innerenund äuÿeren Kräfte, Φ die m× 1 holonomen Bindungsgleihungen und B = ∂Φ
∂q

die
m× n Matrix der Ableitungen der Bindungsgleihungen.Mittels Regularisierung oder Reduktion der Zwangsbedingungen [72℄ kann dasDAE Gleihungssystem in ein Gleihungssystem gewöhnliher Di�erentialgleihun-gen umgeformt werden. Bei der Regularisierung der Zwangsbedingungen werden dieBindungsgleihungen zweimal abgeleitet:47



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen
Φ(q, t) =

{

Φ̇ = Bq̇+ ∂Φ
∂t

= 0

Φ̈ = Bq̈+ ∂
∂q
(Bq̇) + 2∂B

∂t
q̇+ ∂2Φ

∂t2
= Bq̈− γ(q, q̇, t)

. (3.86)Damit kann das Gleihungssystem als modi�ziertes System angeshrieben werden:
(

M BT

B 0

)(

q̈

λT

)

=

(

g(q, q̇, t)
γ(q, q̇, t)

)

. (3.87)Das Gleihungssystem (3.87) stellt damit ein ODE System dar, hat aber den Nah-teil, dass aufgrund des Ansatzes Φ̈ = 0 niht gewährleistet ist, dass Φ̇ = Φ = 0 ist.Baumgarte [19, 72, 23℄ verwendet den Ansatz
Φ̈+ 2ǫωΦ̇+ ω2Φ = 0, (3.88)wobei ω und ǫ Dämpfungs- und Frequenzparameter sind, um die Abweihungen von

Φ̇ = Φ = 0 über Zwangsbedingungen einzushränken:
γ(q, q̇, t) → γ(q, q̇, t)− 2ǫωΦ̇− ω2Φ. (3.89)Bei der Reduktion der Zwangsbedingungen wird das ursprünglihe Gleihungssystemin ein System erster Ordnung transferiert:







q̇ = v

Mv̇ = g(q,v, t)−BTλ

Φ(q, t) = 0

. (3.90)In gleiher Weise kann für die Zwangsbedingungen ebenfalls die Transformationdurhgeführt werden:
{

Bv + ∂Φ
∂t

= 0

Bv̇− γ(q,v, t) = 0
. (3.91)Durh Extraktion von v∗ = vn−m als die unabhängigen Geshwindigkeiten folgt,dass

v =

(

v∗

vm

)

→
{

v = Rredv
∗ +α(t)

v̇ = Rredv̇
∗ + β(t)

(3.92)ist und dass Rred eine reduzierte Matrix darstellt, welhe sih aus B = [Bn−m Bm]zusammensetzt:
Rred =

(

I

−B−1
m Bn−m

)

. (3.93)Damit ist
BRred = 0 (3.94)48
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α(t) =

(

0

−B−1
m

)

∂Φ

∂t
β(t) =

(

0

+B−1
m

)

γ(t). (3.95)Folglih resultiert das DAE System in ein ODE System:
{

M∗v∗ = g∗(q,v, t)
q̇∗ = v∗ , (3.96)wobei M∗ = RT

redMRred und g∗ = RT
red(g −Mβ(t)) ist.3.3 Formalismen und Lösungsalgorithmen für Mehr-körpersysteme3.3.1 Formalismen bei MehrkörpersystemenUnter Formalismen für Mehrkörpersysteme versteht man rehnerorientierte Ver-fahren zur Ermittlung der Systemmatrizen der Bewegungsgleihungen aus den Datendes Systems [200℄.Das Mehrkörpersystem kann dabei als ein gekoppeltes System von Di�erential-gleihungen und algebraishen Gleihungen beshrieben werden. Dies entspriht derBeshreibung der Bewegungen der Körper mit redundanten Absolutkoordinaten mitZwangsbedingungen. Die Gleihungen formen damit in ein Di�erential algebraishesGleihungssystem (DAE).Im Gegensatz dazu können die Bewegungen der Körper auh mittels Relativko-ordinaten beshrieben werden. Dabei erhält man ein gewöhnlihes Di�erentialglei-hungssystem (ODE).Bei der Darstellung der Systemgleihungen in Absolutkoordinaten erhält maneine einfahe Massenmatrix jedoh deutlih komplexere Ausdrüke in den Termender generalisierten Kräfte. Bei zugrunde liegenden Relativkoordinaten ergibt sih ei-ne komplexe zustandsabhängige Massematrix, aber der Vorteil sehr einfaher Termebei den generalisierten Kräften. Das Invertieren der Massematrix bedeutet damiteinen erheblihen Aufwand und steigt mit der dritten Potenz der Anzahl der Körper

n des Systems [200℄.Bei der Einführung von Methoden und bei Untersuhungen zu Formalismen fürMehrkörpersysteme wurde die Diagonalform der Massematrix (Absolutkoordinaten)als Trägheitskoordinaten bezeihnet und die Diagonalform der Stei�gkeitsmatrix(Relativkoordinaten) als Federkoordinaten benannt [200℄.49



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen3.3.2 Lösungsalgorithmen bei MehrkörpersystemenIntegrationsverfahren zur numerishen Lösung von gewöhnlihen und di�erentialalgebraishen Gleihungssystemen spielen sowohl bei der O�ine-Simulation als auhbei der Ehtzeit-Simulation hinsihtlih der Rehene�zienz, Rehenstabilität undErgebnisgenauigkeit eine entsheidende Rolle. Für Ehtzeit-Simulationen werdenhäu�g explizite und implizite Integrationsverfahren mit �xer Integratorshrittweiteverwendet (z. B. Euler Verfahren). Implizite Euler Verfahren haben gegenüber denexpliziten Verfahren dabei den Vorteil, dass das Integrationsverfahren bei beliebiggroÿen Shrittweiten stabil ist. Lineare implizite Runge-Kutta Methoden kombinie-ren die positiven Eigenshaften der expliziten und impliziten Euler Methode mit gu-ten Stabilitätseigenshaften bei geringen Rehenaufwand. Bei O�ine-Simulationenwerden heutzutage übliherweise Mehrshrittverfahren höherer Ordnung mit varia-bler Shrittweite und Shrittweitensteuerung verwendet. Von besonderem Interesseist dabei auh die Stabilität der Verfahren in Zusammenhang mit steifen Di�erenti-algleihungssystemen, die im folgenden noh behandelt werden.Anfangswertprobleme bei gewöhnlihen Di�erentialgleihungenEine gewöhnlihe Di�erentialgleihung besitzt im Allgemeinen unendlih vieleLösungen. Bei Anfangswertproblemen wird eine spezielle Lösung der Di�erential-gleihung, welhe die Anfangsbedingung erfüllt, gesuht [210℄. Ein System mit ngewöhnlihen Di�erentialgleihungen kann in Vektorshreibweise ganz allgemein als
ẏ = f(y, t), ẏ =









ẏ1
ẏ2

ẏn









, f(y, t) =









f1(y1, y2, · · · , yn, t)
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fn(y1, y2, · · · , yn, t)









(3.97)mit der Anfangsbedingung
y0 = y(t0) =









y10
y20

yn0









(3.98)angeshrieben werden.Im Folgenden werden gewöhnlihe Di�erentialgleihung erster Ordnung betrah-tet. Die Gröÿen y und f(y, t) sind als Vektoren und als Norm interpretierbar. Damitgelten die Verfahren auh für Systeme. Die zugrunde gelegte DGL sei ferner stetslösbar. Die Vektornotation wird nahfolgend niht mehr geführt.50



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenLösung von Di�erentialgleihungssystemenDie Grundgleihungen von Mehrkörpersystemen stellen wie bereits erwähnt ge-wöhnlihe oder di�erential algebraishe Di�erentialgleihungen dar und können mitgeeigneten Verfahren in ein System von gewöhnlihen Di�erentialgleihungen 1. Ord-nung übergeführt werden. Diese Gleihungen sind nur für stark vereinfahte Systemeunter bestimmten Randbedingungen analytish geshlossen lösbar. Für die Lösungvon Di�erentialgleihungssystemen, für heutzutage übliherweise auftretenden Auf-gabenstellungen der Fahrzeugentwiklung, werden numerishe Näherungsverfahrenangewendet. Bei der Lösung von solhen Systemen sind spezi�she Gesihtspunktewie die der Stabilität und des Integrationsfehlers zu beahten. Es werden erwartungs-gemäÿ untershiedlihe Anforderungen an die Lösung von derartigen Gleihungsy-stemen für O�ine- und Ehtzeit-Simulationen gestellt. Worauf im Weiteren nohgezielt hingewiesen wird.Für ein gewöhnlihes Di�erentialgleihungssystem 1. Ordnung, wie es in Glei-hung (3.97) angeführt ist und welhes unabhängig von y ist, ergibt sih folgendeLösung 6:
y(X) = y0 +

∫ X

x0

f(x)dx. (3.99)Nahfolgende Zusammenfassung der wihtigsten Integrationsverfahren wurdenaus den Literaturstellen [94, 95, 61, 209, 210℄ entnommen:Polygonzugverfahren nah EulerSetzt man in Gleihung (3.99) im Integral für f(x, t) den Wert der Ableitungim Punkt y0 als f(x, t) ≈ f(y0) erhält man damit das bekannte explizite EulerPolygonzugverfahren zur Integration:
y(xi) = yi−1 + f(xi−1) · (xi − xi−1). (3.100)Der globale Fehler des Euler Verfahrens ergibt sih mit der Fehlerordnung Ozu O(h). Das Euler Verfahren kann mittels der Taylorreihenentwiklung abgeleitetwerden und inkludiert Terme bis zur 1. Ordnung. Es ist somit ein Verfahren ersterOrdnung.

6Die hier dargestellten Zusammenhänge für Di�erentialgleihungen gelten auh bei der Betrah-tung von Gleihungssystemen, sofern die Variablen als Vektoren interpretiert werden können unddie Matrix Norm gilt 51



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenTaylor-MethodenMit Hilfe der Taylorreihenentwiklung können weitere Verfahren höherer Ord-nung gewonnen werden. Diese sind jedoh praktish nur shwer einsetzbar, aufgrundder benötigten höheren Ableitungen. Mit geringfügig modi�zierten Ansätzen für dieTaylorreihenentwiklung welhe nur ausgewählte Abshnitte (Terme) inkludieren er-hält man z.B. das Verfahren von Heun und das modi�zierte Eulerverfahren nahCollatz (beides Verfahren 2ter Ordnung mit Fehlerordnung O(h2)).Runge-Kutta-MethodenUm die Methode zu erweitern (Verbesserung der Fehlerordnung) ist es notwendigauh die Abhängigkeit von f von y zu betrahten. Dazu müssen die y-Werte zwishenden Intervallpunkten ermittelt werden:
y(X) ≈ Y = yn−1 + hf(xn−1 +

h

2
, y(xn−1 +

h

2
)). (3.101)Wobei y(xn−1 +

h
2
) mit einem halben Eulershritt ermittelt werden kann und diesesVerfahren liefert damit aufgrund der Multiplikation des halben Eulershrittes mitder Shrittweite h eine Fehlerordnung O(h3).Generell kann eine allgemeine Methode für die so gewonnenen �Runge Kutta Ver-fahren� mit zusätzlihen Eulershritten folgendermaÿen de�niert und zusammenge-fasst werden:Es sei s ganzzahlig und stellt die Ordnung des Verfahrens dar und ai,j seien realeKoe�zienten. Dann bezeihnet die Methode

y1 = y0 + h(b1k1 + · · ·+ bsks), (3.102)mit
k1 = f(x0, y0)

k2 = f(x0 + c2h, y0 + ha21k1)

k3 = f(x0 + c3h, y0 + h(a31k1 + a32k2))...
ks = f(x0 + csh, y0 + h(as1k1 + · · ·+ as,s−1ks−1)),

(3.103)ein Runge Kutta Verfahren der Ordnung s. Normalerweise genügen die ci der Be-dingung
ci =

∑

j

aij , (3.104)52



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenwelhe nihts anderes besagt, als dass alle Funktionsauswertungen von f über einVerfahren 1. Ordnung approximiert werden. Um die Koe�zienten bi zu erhalten wer-den die Ableitungen mit denen der rihtigen Lösung bis zur entsprehenden Ordnungverglihen (Taylorreihe). Die Bestimmung der Koe�zienten steigt erheblih mit stei-gender Ordnung. Die Fehlerordnung ergibt sih zu O(hp+1).Implizite VerfahrenDie implizite Euler Methode verwendet die Steigung des aktuell berehnetenShrittes. Die Lösung ergibt sih zu
y1 = y0 + hf(x1, y1) (3.105)und resultiert in einem impliziten Gleihungssystem.Generell können die impliziten Verfahren folgendermaÿen abgeleitet werden:

y1 = y0 + hf(x0 + θ, y0 +Θ(y1 − y0)). (3.106)Für das implizite Euler Verfahren ergibt sih θ = Θ = 1. Mit θ = Θ = 1/2 erhältman die implizite Mittelpunktregel. Implizite Verfahren haben deutlihe Vorteile beider Rehenstabilität. Geht man davon aus, dass bei einem Di�erentialgleihungssy-stem y′ = Ay, für die Matrix A die Eigenwerte λi mit Re λi < 0 existieren, sokonvergiert die diskrete Lösung nur bei einer Shrittweite für die |g(hλi)| < 1 gege-ben ist.ExtrapolationsverfahrenFür die Herleitung von Mehrshrittverfahren wird in Gleihung (3.99) das zuermittelnde Integral über ein Polynom P (x) bestimmt. Sei ẏ = f(t, y) und y(x0) = y0ein gegebenes Di�erentialgleihungssystem. Man de�niere die Shrittweite H > 0 alsdie Basisshrittweite. Ferner sei ein Folge positiver Ganzzahlen
n1 < n2 < n3 < · · · , (3.107)mit dazugehörenden Shrittweiten hi = H/ni

h1 > h2 > h3 > · · · (3.108)gegeben. Mit Hilfe eines numerishen Verfahrens mit der Ordnung p werden dieLösungen yhi
der ni Shritte berehnet:

yhi
(x0 +H) := Ti,1. (3.109)Dann wird aus den Stützstellenwerten ein Interpolationspolynom53



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen
p(h) = e0 + eph

p + ep+1h
p+1 + · · ·+ ep+k−2h

p+k−2 (3.110)erzeugt, so dass p(hi) = Ti,1 und i = j, j − 1, · · · , j − k + 1 ist. Shlussendlihextrapolieren man gegen die Grenze h→ 0 und verwendet
p(0) = e0 = Tj,k (3.111)als numerishes Ergebnis. Damit entstehen k lineare Gleihungen für die Unbekann-ten e0, ep, · · · ep+k−2. Die Auswertung des Algorithmus eines Interpolationspolynomsan einer vorgegebenen Stelle (für h = 0) wird numerish mit Hilfe des Algorithmusvon Aitken und Neville durhgeführt (siehe dazu auh die weiterführende Literatur[94℄).MehrshrittverfahrenGegeben seien die Gitterpunkte xi = x0 + ih und man kennt die numerisheNäherung yn, yn−1, . . . , yn−k+1 der exakten Lösung y(xn), . . . , y(xn − k + 1) des An-fangswertproblems

ẏ = f(t, y), y(x0) = y0. (3.112)Die Lösung an der Stelle xn+1 kann über das Integral
y(xn+1) = y(xn) +

∫ xn+1

xn

f(t, y(t))dt (3.113)errehnet werden. Zur Berehnung der unbekannten Gröÿe y auf der rehten Seiteder Gleihung können nun bekannte Näherungslösungen yn−k+1, . . . , yn verwendetwerden und y über ein Polynom näherungsweise beshrieben werden. Das Polynomkann folgendermaÿen angeshrieben werden:
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(3.114)
Das Polynom in Gleihung (3.114) stellt Newtons Interpolationsformel dar. DurhEinsetzen von p(t) ergibt sih für den nähsten Iterationsshritt54
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yn+1 = yn + h

k−1
∑

j=0

γj









∂j

∂xj
1...

∂j

∂xj
i









fn, (3.115)wobei die Koe�zienten γj aus dem Zusammenhang folgende Bedingungen erfüllenmüssen:
γj = (−1)j

∫ 1

0

(−s) · (−s− 1) · · · (−s− j + 1)

j!
ds. (3.116)Mit Hilfe der Eulermethode kann ein einfaher rekursiver Zusammenhang für γierhalten werden:

γm +
1

2
γm−1 +

1

3
γm−2 + · · ·+ 1

m+ 1
γ0 = 1. (3.117)Steife Di�erentialgleihungen und ShrittweitensteuerungSteife Di�erentialgleihungen wurden 1952 von Curtiss und Hirshfeldner erst-mals untersuht und es wurde dabei festgestellt, dass explizite Methoden im Ver-gleih zu bestimmten impliziten Methoden und BDF diese spezielle Typen von Dif-ferentialgleihungen, wenn überhaupt, nur mit groÿem Fehler annähern.Später wurden dann Stabilitätsbedingungen eingeführt zur Beurteilung von stei-fen Di�erentialgleihungssystemen. Für die Euler Methode kann diese folgenderma-ÿen abgeleitet werden: Es sei φ(x) eine Lösung der Di�erentialgleihung ẏ = f(t, y).Durh Linearisierung und Vergleih von ȳ(t) mit der Lösung φ(x) erhält man

˙̄y =
∂f

∂y
(t, φ(x)) · ȳ(x) = J(x)ȳ(x), (3.118)oder allgemein geshrieben

ẏ = Jy. (3.119)Dieser Zusammenhang soll nun auf das Euler Verfahren angewendet werden undman erhält mit der Shrittweite h
ym+1 = R(h, J)ym, (3.120)mit
R(z) = 1 + z. (3.121)55



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenEs soll angenommen werden, dass J diagonalisierbar ist und über die Eigenvektoren
v1, . . . , vn und Eigenwerte α1, . . . , αn darstellbar ist:

y =
n
∑

i=1

αivi. (3.122)Damit resultiert ym in
ym =

n
∑

i=1

(R(hλi))
mαi · vi, (3.123)wobei λi die Eigenwerte darstellen. Die Gröÿe ym ist für m→ ∞ für alle Eigenwer-te beshränkt, wenn hλi innerhalb eines Kreises mit Radius 1 und Ursprung −1 liegt.Mit der gleihen Vorgehensweise können nun auh die Stabilitätsbedingungen fürandere explizite Methoden wie z. B. Runge Kutta Methoden aufgestellt werden (sieheAbbildung 3.5). Ziel ist es einen möglihst weiten Stabilitätsbereih zu erreihen, umsteife Di�erentialgleihungen bei groÿer Shrittweite e�zient lösen zu können.

Abbildung 3.5: Stabilitätsbereihe für Explizite Runge Kutta Methoden mit derOrdnung p = s [95℄Aus diesen Überlegungen heraus wurde nun versuht für explizite Integrations-methoden eine automatishe Bestimmung der Stei�gkeit durhzuführen. Damit kanneine Berehnung von steifen Di�erentialgleihungen mit unzureihenden explizitenMethoden vermieden werden. Über die Ermittlung des Fehlers mit einem Verfahren56



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenhöherer Ordnung kann der Abstand zur exakten Lösung mit d1 ≈ R(h, J)d0 ange-nähert werden, wobei d0 = y0 − y(x0) darstellt.Eine weitere Möglihkeit die Stei�gkeit des Systems festzustellen ist die Shät-zung des dominanten Eigenwertes von J :
|λ| ≈ |f(t, y + v)− f(t, y)|

|v| . (3.124)
Die Stabilitätsbedingungen können nun dazu verwendet werden die Shrittweiteso zu kontrollieren, dass die Stabilität niht verletzt wird [95℄.BDF und Di�erentiationsmethodenDie bisher betrahteten Mehrshrittverfahren beruhen auf numerisher Integrati-on, welhe über entsprehende Ansatzfunktionen (Polynomfunktionen) angenähertwurden. Mit einer modi�zierten Vorgehensweise basierend auf numerisher Di�e-rentiation können ebenfalls Verfahren zur Zeitintegration abgeleitet werden. Dazuwird angenommen, dass die Näherungslösungen yn−k+1, . . . , yn der exakten Lösung,bekannt sind. Um yn+1 zu berehnen wird das Polynom q(x), welhes anhand derWerte (xi, yi) mit i = n−k+1, . . . , n+1 gebildet wird, herangezogen. Das Polynomkann nun mittels Rükwärtsdi�erenzen (bakwared di�erenes) geshrieben werdenals

q(x) = q(xn + sh) =

k
∑

j=0

(−1)j
(

−s + 1
j

)

∇jyn+1. (3.125)Der unbekannte Wert von yn+1 wird über das Polynom q(x) bestimmt, so dass anmindestens einem Shrittpunkt
q′(xn+1−r) = f(xn+1−r, yn+1−r) (3.126)erfüllt ist. Von besonderem Interesse sind Verfahren welhen in ein implizites Systemüber r = 0 resultieren: 57



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen
k = 1 : yn+1 − yn = hfn+1

k = 2 :
3

2
yn+1 − 2yn +

1

2
yn−1 = hfn+1

k = 3 :
11

6
yn+1 − 3yn +

3

2
yn−1 −

1

3
yn−2 = hfn+1

k = 4 :
25

12
yn+1 − 4yn + 3yn−1 −

4

3
yn−2 +

1

4
yn−3 = hfn+1

k = 5 :
137

60
yn+1 − 5yn + 5yn−1 −

10

3
yn−2 +

5

4
yn−3 −

1

5
yn−4 = hfn+1

k = 6 :
147

60
yn+1 − 6yn +

15

2
yn−1 −

20

3
yn−2 +

15

4
yn−3 −

6

5
yn−4+

+
1

6
yn−5 = hfn+1.

(3.127)
Die Fehlerordnung bei BDF-Verfahren ergibt sih mit der Fehlerkonstante − 1

k+1
zu

k .Prädiktor-Korrektor-VerfahrenIn der Praxis werden impliziten Verfahren in Kombination mit expliziten Verfah-ren angewendet. Dabei wird die Prediktion mit einem expliziten Verfahren ermitteltund über ein implizites Verfahren im Anshluss korrigiert.Prädiktorshritt:
y
(0)
k = F (tk−1, yk−1, . . . , t0, y0). (3.128)Korrektorshritt:

y
(1)
k = F (tk, y

(
k0), tk−1, yk−1, . . . , t0, y0). (3.129)Damit wird die Lösung des Gleihungssystems shnell ohne ein Invertieren durh-führbar.Newmark IntegrationsverfahrenMit dem Newmark Integrationsverfahren können Standard Systeme der Form[72℄

Kq+Cq̇ +Mq̈ = g(t) (3.130)gelöst werden. Die Newmark Methode beruht auf der Berehnung der Vershiebun-gen und Geshwindigkeiten auf Basis der Taylorreihenentwiklung mit der Shritt-weite h: 58



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen
q̇n+1 = q̇n + (1− γ)hq̈n + γq̈n+1en

qn+1 = qn + hq̇n +

(

1

2
− β

)

h2q̈n + βh2q̈n+1 + e′n.
(3.131)Die Parameter γ und β sind Konstanten und bestimmen die Genauigkeit und Sta-bilitätseigenshaften der Zeitintegration. Die lokalen Integrationsfehler ergeben sihzu

en =

(

γ − 1

2

)

h2q3(τ) +O(h3q4)e′n =

(

β − 1

6

)

h3q3(τ) +O(h4q4). (3.132)Aufgrund detaillierter Stabilitätsuntersuhungen [72℄ kann gezeigt werden, dass derAlgorithmus stabil ist, wenn
γ ≥ 1

2
. (3.133)Die maximale Shrittweite h ist eine Funktion von β und γ:

(

γ +
1

2

)2

− 4β ≤ 4

ω2
0h

2
. (3.134)Gilt, dass

β >
1

4

(

γ +
1

2

)2

− 4β ≤ 4

ω2
0h

2
(3.135)ist, ist obige Bedingung für die Shrittweite h automatish erfüllt. Für eine stabileIntegration mit maximaler Genauigkeit (2. Ordnung) wird in [72℄ γ = 1

2
und β = 1

4angegeben.HHT-IntegrationsverfahrenDas HHT Integrationsverfahren wird auh als α-Methode bezeihnet und stelltquasi eine �Generalisierung� der β-Methode von Newmark dar. Das Integrationsver-fahren ist stabil mit der Genauigkeit 2. Ordnung, wenn:
γ =

1 + 2αf

2
,

β =
(1 + αf )

2

4
und

αf ∈ [0,
1

3
].

(3.136)Weitere Betrahtungen zu Stabilitätseigenshaften und die Ableitung weitere Inte-grationsverfahren sind in der weiterführenden Literatur zu �nden wie [94, 95, 209,210, 61℄. 59



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen3.4 Grundlagen zum systematishen Abgleih zwi-shen Messung und RehnungIn diesem Unterkapitel wird ein kurzer Überblik zu den Grundlagen des indieser Arbeit verwendeten nihtlinearen Optimierungsverfahren und die Theorie zurMetamodellbildung mittels Kriging Modellen gegeben. Die beshriebenen Methodenwerden für den automatisierten Parameterabgleih zwishen Messung und Rehnungeingesetzt. Damit können unbekannte oder mit Unsiherheiten behaftete Modellpa-rameter mittels Messungen identi�ziert werden.Kritish ist bei dieser Vorgehensweise anzumerken, dass die für den Parame-terabgleih verwendeten Messergebnisse ebenfalls mit Fehlern behaftet sind. Durhdie Auswertung mehrerer Messreihen mit geringer Streuung ist jedoh davon aus-zugehen, dass die durhgeführten Messungen das dynamishe Systemverhalten mithoher Qualität abbilden und daher für den Abgleih als Referenz herangezogen wer-den können.3.4.1 Unrestringierte OptimierungsproblemeBei unrestringierten Optimierungsproblemen wird eine Zielfunktion, welhe vonVariablen aus dem realen Zahlenraum abhängt ohne vorgegebene Restriktionen mi-nimiert. Die mathematishe Formulierung lautet ganz allgemein,
min
x
f(x), (3.137)mit dem realen Vektor x ∈ Rn mit n ≥ 1 Komponenten. Es ist f eine stetige Funk-tion, welhe f : Rn → R abbildet.Gesuht wird ein globales Minimum, welhes mathematish wie folgt de�niertist: Ein Punkt x∗ ist ein globales Minimum, wenn

f(x∗) ≤ f(x) für alle x ist. (3.138)Für ein lokales Minimum gilt:Ein Punkt x∗ ist ein lokales Minimum in der Umgebung N von x∗,wenn gilt f(x∗) ≤ f(x) für alle x ∈ N.
(3.139)Die BFGSMethode (benannt nah ihren Entdekern Broyden, Flether, Goldfarband Shanno) ist eine der bekanntesten Quasi-Newton Verfahren [163℄. Die Zielfunk-tion f(x) wird durh folgende quadratishe Funktion für die Iteration xk angenähert,um die neue Suhrihtung p zu ermitteln:60



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen
mk(p) = fk +∇fT

k p+
1

2
pTBkp, (3.140)wobei Bk eine symmetrishe positiv de�nite n × n Matrix ist, welhe die Hesse-Matrix annähert. Das Minimum pk der Funktion mk(p) kann durh Ableiten undNull setzen von mk(p) ermittelt werden:

pk = −B−1
k ∇fk. (3.141)Wird nun pk als Suhrihtung für die nähste Iteration verwendet, dann ergibt sihdie neue Suhrihtung xk+1 zu

xk+1 = xk + αkpk, (3.142)wobei αk die Shrittlänge ist. Diese wird über die Wolfe-Bedingung (Abbildung 3.6)bestimmt. Die Wolfe-Bedingung gliedert sih in 2 Teilbedingungen
f(xk + αKPk) ≤ f(xk) + c1αk∇fT

k pk (3.143)und
∇f(xk + αKPk)

Tpk ≥ c2∇fT
k pk, (3.144)mit 0 < c1 < c2 < 1. Erstere Bedingung gewährleistet, dass die Verringerungdes Funktionswertes f proportional der Shrittlänge αk und der Rihtungsableitung

∇fT
k pk ist (Armijo-Bedingung). Da diese Bedingung für beliebig kleine Shrittweitenimmer gegeben ist und mit sehr kleinen Shrittweiten kein wirkliher Optimierungs-fortshritt mehr gemaht wird gibt es noh folgende zweite Bedingung, welhe denGradienten bewertet und siherstellt, dass dieser an der Stelle xk + αpk um denFaktor c2 gröÿer als der Gradient an der Stelle xk ist (Krümmungs-Bedingung).Für die Berehnung von Bk wird wiederum ein quadratishes Modell für dienähste Iteration xk+1 als

mk+1(p) = fk+1 +∇fT
k+1p+

1

2
pTBk+1p. (3.145)de�niert. Es sei dabei vorausgesetzt, dass der Gradient von mk+1 gleih dem Gra-dienten der Zielfunktion f für die letzten beiden Iterationen xk (1. Bedingung) und

xk+1 (2. Bedingung) ist. Erste Bedingung ist erfüllt (∇mk+1(0) = ∇fk+1). Die zweiteBedingung kann als
∇mk+1(−αkpk) = ∇fk+1 − αkBk+1pk = ∇fk (3.146)angeshrieben werden. Durh Umformen und mit den beiden De�nitionen sk =

xk+1 − xk und yk = ∇fk+1 −∇fk erhält man
Bk+1sk = yk. (3.147)61
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PSfrag replaements

αxk

∇Φ(0)

f(xk) = Φ(0)

Φ = f(xk + αpk)Krümmung: c2∇Φ(0) Armijo: Φ(0) + αc1∇Φ(0)

WolfeAbbildung 3.6: Kombination der Armijo- und Krümmungsbedingung zur Wolfe-Bedingung [103℄Das ist die Sekantengleihung welhe sk in yk über Bk+1 abbildet. Es muss dabeijedoh gelten, dass sTk yk > 0 ist. Dies kann einfah gezeigt werden indem man Glei-hung (3.147) mit sTk multipliziert.Gleihung (3.147) muss für beliebige Funktionen innerhalb der Wolfe Bedingung(∇fT
k+1sk ≥ c2∇fT

k sk) gelten. Es zeigt sih, dass
yTk sk ≥ (c2 − 1)αk∇fT

k pk. (3.148)Mit c2 < 1 und einer absteigenden Rihtung pk ist die rehte Seite positiv und dieBedingung erfüllt. Die inverse von Bk sei de�niert als
Hk = B−1

k . (3.149)Analog zu der Bedingung in Gleihung (3.147) kann man diese auh für die Inversede�nieren:
Hk+1yk = sk. (3.150)Es gibt jedoh für die Lösung von Gleihung (3.150), unter Einhaltung der genanntenBedingungen, unendlih viele Lösungen von Bk+1. Um eine konkrete Lösung zubestimmen, wird unter Einhaltung der Bedingungen die Lösung gesuht, die amwenigsten von der alten Lösung Hk abweiht:

min
H

‖H −Hk‖mit den Bedingungen H = HT , Hyk = sk.
(3.151)62



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenMit Hilfe der gewihteten Frobenius Norm7 kann Gleihung (3.151) eindeutig gelöstwerden
‖A‖W =

∥

∥W 1/2A W 1/2
∥

∥

F
, (3.152)mit ‖·‖F gegeben als ‖C‖2F =

∑

n
i=1

∑n
j=1 c

2
ij . Die Matrix W erfüllt Wsk = yk. Fürdiese Anwendung wird W mit der gemittelten Hesse-Matrix G̃k de�niert als

G̃k =

[
∫ 1

0

∇2f(xk + ταkpk)dτ

]

. (3.153)berehnet. In der BFGS Formel ergibt sih Hk+1 zu:
Hk+1 = (I − ρksky

T
k )Hk(I − ρkyks

T
k ) + ρksks

T
k , (3.154)mit

ρk =
1

yTk sk
. (3.155)3.4.2 Restringierte OptimierungsproblemeBei restringierten Optimierungsproblemen gilt es f(x) unter Einhaltung der Ne-benbedingungen zu minimieren:

min
x∈R

f(x) unter Berüksihtigung von {

ci(x) = 0, i ∈ E
ci(x) ≥ 0, i ∈ I . (3.156)Wenn man die Umgebung Ω als

Ω = {x | ci(x) = 0, i ∈ E ; ci(x) ≥ 0, i ∈ I} (3.157)de�niert, ergibt sih das restringierte Optimierungsproblem zu
min
x∈Ω

f(x). (3.158)Äquivalent zu Gleihung (3.140) und (3.140) kann man eine lokale Lösung de�nieren,indem zusätzlih noh die möglihen Lösungen aufgrund der Gleihungsrestriktionengelten:Ein Vektor x∗ ist ein lokales Minimum in der Umgebung N von x∗,wenn gilt x∗ ∈ Ω und f(x∗) ≤ f(x) für alle x ∈ N ∩ Ω.
(3.159)7Die Frobenius Norm ist eine Norm einer Matrix und de�niert sih über die Wurzel aus derSumme der absoluten quadratishen Elementeinträge63



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenGenerell lautet die Lagrange Formulierung für ein restringiertes Optimierungspro-blem:
L(x, λ) = f(x)−

∑

i∈E∪I

λici(x). (3.160)Das aktive Set A(x) der möglihen Lösungen x de�niert sih als die Vereinigungs-menge von E mit dem aktiven Ungleihheitsbedingungen
A = E ∪ {i ∈ I | ci(x) = 0} . (3.161)Es sei x∗ eine lokale Lösung des restringierten Optimierungsproblems in Gleihung(3.160). Dann existiert ein Lagranger-Multiplikator λ∗ bestehend aus den Kompo-nenten λ∗i , i ∈ E ∪ I, so dass nahfolgende Bedingungen (Karush-Kuhn-TukerBedingung kurz KKT) erfüllt sind (Notwendige Bedingung erster Ordnung):

∇xL(x∗, λ∗) = 0,
ci(x

∗) = 0, für alle i ∈ E
ci(x

∗) ≥ 0, für alle i ∈ I
λ∗i ci(x

∗) = 0, für alle i ∈ E ∪ I.
(3.162)Unter Berüksihtigung der niht aktiven Ungleihheitsbedingungen können die Ter-me mit den Indizes i /∈ A(x∗) vernahlässigt und Gleihung (3.162) auh geshriebenwerden als

0 = ∇xL(x∗, λ∗) = ∇f(x∗)−
∑

i∈A(x∗)

λ∗i∇ci(x∗). (3.163)Die Optimalitätsgleihungen stellen ein nihtlineares Gleihungssystem dar, welhesin weiterer Folge mit einem Newton Verfahren (SQP-Methode) gelöst werden kann.Die Matrix A(x) ist als die Jakobi-Matrix der Restriktionen gegeben:
A(x)T = [∇c1(x),∇c2(x), . . . ,∇cm(x)] . (3.164)Durh Aufstellen der Bedingungen 1-ter Ordnung entsteht nahfolgendes nihtlinea-res Gleihungssystem:

F (x, λ) =

[

∇f(x)− A(x)Tλ
c(x)

]

. (3.165)Gleihung (3.165) kann mittels des Newton Verfahrens gelöst werden:
Mk(p) = r(xk) + J(xk)p. (3.166)Beim Newton Verfahren wird Mk zu Null gesetzt. Man erhält pk über den Zusam-menhang

J(xk)pk = −r(xk). (3.167)64



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen
Die Jakobi-Matrix von Gleihung (3.167) ergibt sih mit der Hesse-Matrix derLagrange-Matrix W (x, λ) = ∇2

xxL(x, λ) zu
[

W (x, λ) −A(x)T
A(x) 0

]

. (3.168)Der nähste Iterationsshritt berehnet sih zu
[

xk+1

λk+1

]

=

[

xk
λk

]

+

[

pk
pλ

]

, (3.169)mit pk und pλ aus dem Gleihungssystem:
[

W (k) −AT
k

Ak 0

] [

pk
pλ

]

=

[

∇fk −AT
k λk

ck

]

. (3.170)Das SQP Verfahren kann auh wie folgt interpretiert werden:
minP

1
2
pTWkp+∇fT

k pmit der Bedingung Akp+ ck = 0.
(3.171)Diese Minimierungsaufgabe hat eine einzige Lösung, welhe

Wkpk +∇fk − AT
k µk = 0

Akpk + ck = 0
(3.172)erfüllt. Mittels der Newton Gleihung (3.170) können pk und µk erhalten werden.Durh Subtraktion von AT

k λk von beiden Seiten der ersten Gleihung erhält man
[

W (k) −AT
k

Ak 0

] [

pk
λk+1

]

=

[

−∇fkλk
ck

]

. (3.173)3.5 Grundlagen der Response Surfae MethodeKleijenen [123℄ de�niert in Zusammenhang mit Simulationen ein �Blak BoxModel� als ein Simulationsmodell welhes analysierbare Eingänge in analysierbareAusgänge abbildet, wobei die internen Variablen und spezi�shen Funktionen derAbbildung niht zugänglih und verfügbar sind.Bei der numerishen Optimierung ist es, zur Ermittlung der Abstiegsrihtung,notwendig die Ableitungen des Zielfunktionals nah den einzelnen Optimierungspa-rametern zu kennen (Gradient des Zielfunktionals, Jakobi-Matrix). Bei Blak BoxModellen können diese nur numerish ermittelt werden, da die math. Zusammenhän-ge zwishen Programmeingängen (De�nierte Parameterwerte und Modellbildung)65



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenund -ausgängen (Auswertestellen) niht zugänglih sind. Bei den meisten kommerzi-ell erhältlihen Softwareprodukten (Mehrkörpersimulationsprogramme) ist dies derFall.Eine numerishe Ermittlung der Ableitungen des Zielfunktionals nah den Para-metern bedeutet, dass für einen neuerlihen Optimierungsshritt für P Parameter,
P Programmaufrufe durhgeführt werden müssen. Im Falle der Optimierung einesMehrkörpersimulationsmodells ist ein Programmaufruf gleihbedeutend mit einerÄnderung der Parameterwerte, Durhführung der Hohlaufberehnung im Zeitbe-reih, dem Einlesen des Ergebnis�les und anshlieÿender Auswertung der quadrati-shen Fehlerabweihung zwishen Rehnung und dem Optimierungsziel (z. B. Mes-sung). Die Vorgehensweise besitzt folgende Nahteile:

• Mit steigender Anzahl der Parameter nimmt der Berehnungsaufwand erheb-lih zu.
• Die Ermittlung der Jakobi-Matrix ist eine lineare numerishe Näherung, welheauf der numerishen Ermittlung des Gradienten beruht ∂y

∂pi
.Die Response Surfae Methode stellt eine alternative Methode zur Optimierungvon Blak Box Modellen dar. Dabei wird die Antwort des Blak Box Modells (Simu-lationsmodells) über ein Metamodell angenähert. Als Metamodelle werden häu�gPolynommodelle erster und zweiter Ordnung eingesetzt [159, 123, 120℄. Die Ermitt-lung der Koe�zienten des Metamodells wird mit Hilfe linearer Regression auf Basisvon Parameter Samples durhgeführt. Für die De�nition der Parameter Sampleswerden übliherweise �Frational Fatorial Designs� wie zum Beispiel die �CentralComposite Design� Vorgehensweise angewendet. Polynommodelle weisen als Meta-modelle folgende Eigenshaften auf:

• Häu�g eingeshränkter nur lokaler Gültigkeitsbereih
• Einfahe Bestimmung der Modellparameter über lineare Regression
• Die Antwort des Metamodells muss in den Parametersamples niht exakt derAntwort des originalen Blak Box Modells entsprehen, da die Funktion nurangenähert wird.
• Die Jakobi-Matrix des Metamodells kann ermittelt werden und muss nihtnumerish bestimmt werden. Damit ergibt sih bei gröÿeren Anzahlen vonParametern ein Rehenzeitvorteil.Die nah dem Er�nder Krige benannten Kriging Metamodelle stammen ur-sprünglih aus der Geophysik und sind mathematishe Modelle zur näherungsweisenBeshreibung von Funktionen. Zunehmend werden heutzutage Kriging Metamodelle66



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemenzur Optimierung von deterministishen und auh stohastishen Problemen ange-wendet, da sie die bereits genannten Nahteile, vor allem der Abweihung in den Auf-hängungspunkten, niht aufweisen. Der Funktionswert für einen beliebigen Punkt xim Suhraum wird über die bereits vorhandene Funktionswerte y(x) ermittelt. DasKriging Metamodell setzt sih aus einem Regressionsmodell F mit den Koe�zienten
β und einem stohastishen Prozess z zusammen [123, 151℄:

ŷl(x) = F(β, x) + zl(x), l = 1, 2, . . . , q. (3.174)Es wird zu Grunde gelegt, dass der stohastishe Prozess z den Mittelwert 0hat. Auÿerdem ist die Varianz des geshätzten Fehlers ŷ − y minimal. Die KrigingMethode shätzt daher den Funktionswert im Mittel rihtig (engl. unbiased, erwar-tungsgetreu) da der mittlere Approximationsfehler minimiert wird. Als Regressions-modelle dienen Polynommodelle. Beim stohastishen Prozess wird in Abhängigkeitder Distanz der vorhandenen Punkte zum Suhpunkt x ermittelt. Der Ein�uss be-nahbarter vorhandener Funktionswerte sinkt mit zunehmender Distanz dj = wj−xjund wird über ein Korrelationsmodell entsprehend berüksihtigt. Als Korrelations-modelle werden nah [151℄ folgende Modelle angewendet:Exponential:
R(Θ, dj) = exp(−Θj |dj |) (3.175)Gauss:
R(Θ, dj) = exp(−Θjd

2
j) (3.176)Linear:

R(Θ, dj) = max {0; 1−Θj |dj|} (3.177)Sphärish:
R(Θ, dj) = 1− 1, 5ξj + 0, 5ξ3j ξj = min {1;Θj |dj|} (3.178)Kubish:
R(Θ, dj) = 1− 3ξ2j + 2ξ3j ξj = min {1;Θj |dj |} (3.179)Spline:

R(Θ, dj) = η(ξj) ξj = Θj |dj| (3.180)mit
η(ξj) =







1− 15ξ2j + 30ξ3j für 0 ≤ ξj ≤ 0, 2
1, 25(1− ξj)

3 für 0, 2 < ξj < 1
0 für ξj ≥ 1

(3.181)67



3. Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen
Für die De�nition der Parametersamples werden im Zusammenhang mit Kri-ging Modellen häu�g Latin Hyperube Samples (LHS) verwendet. LHS stammenursprünglih aus der statistishen Analyse, um plausibel verteilte mehrdimensionaleSamples zu generieren [202℄.Unter einem Latin Hyperube Design LHD (nk, nl) versteht man eine nk×nl Ma-trix, in der sih jede Spalte aus einer zufälligen Permutation der Zahlen 1, 2, 3, . . . , nkzusammensetzt. Aus dem vorliegendem LHD wird ein Latin Hyperube Design LHDgeneriert. Es wird dabei von jedem Matrixeintrag eine Zufallszahl aus dem Intervall

[0, 1] abgezogen und durh nk dividiert, d.h.
xij =

xLHD
ij − rand[0, 1]

nk
xLHD
ij ∈ 1, 2, . . . , nk. (3.182)Ersetzt man die Zufallszahlen durh den konstanten Wert 0.5 dann erhält man einzentriertes LHS.Theoretish kann ein derartig erzeugtes LHD eine groÿe Korrelation zwishenden einzelnen Samples aufweisen. Um dies zu verhindern gibt es die Methode derorthogonalen Testfelder oder die Methode der paarweise orthogonalen LHD's. DieseMethoden gewährleisten, dass die Parametersamples gleihmäÿig im Parameterraumverteilt sind [202℄.
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4. Beshreibung des VersuhsträgersDie experimentellen Untersuhungen zur Validierung der Simulationsergebnissewurden an einem Diesel PKWmit Allradantrieb durhgeführt. Das Versuhsfahrzeugist ein VW Golf der Baureihe V mit der Bezeihnung 2.0 TDI 4motion. Der Antriebist front-quer im Fahrzeug angeordnet. Der Allradantrieb wird über ein PTO mitHaldex-Kupplung realisiert. Detaillierte Angaben zum Versuhsträger sind in [164℄zu �nden.Beim Antriebsaggregat handelt es sih um einen Reihen-4-Zylinder-4-Takt-Turbo-dieselmotor mit einem Hubraum von 1968[cm3], mit einer maximalen Leistung von
103[kW ] bei 4000 [min−1] und einem maximalen Drehmoment von 320[Nm] im Be-reih von 1750[min−1] bis 2500[min−1]. Die tehnishen Daten sind in Tabelle 4.1aufgelistet.Bauart, Arbeitsverfahren - 4-Zylinder-Turbodieselmotor,Reihe, 4 TaktAnzahl Ventile/Zylinder - 4Hubraum cm3 1968Bohrung mm 81,0Hub mm 95,5Zylinderabstand mm 88,0Leistung bei Drehzahl kW bei min−1 103 bei 4000Drehmoment bei Drehzahl Nm bei min−1 320 bei 1750-2500Verdihtungsverhältnis - 18.0 : 1Einspritzsystem - Pumpe-Düse Bosh �UI-P2�Abgasnorm - EU4Tabelle 4.1: Tehnishe Daten des 2.0 TDI Motors von Volkswagen [1℄Das Sehsgang Shaltgetriebe ist als Drei-Wellengetriebe ausgeführt. Die Kraft-übertragung zur Hinterahse erfolgt über eine geteilte Kardanwelle mit einem Gleih-laufmittelgelenk. Die Kardanwelle ist über zwei Gelenksheiben (Hardy-Sheiben)an das Vorderahsgetriebe (PTO) und Hinterahsgetriebe mit Haldex-Kupplung an-ge�ansht. Auf der Hardysheibe zum Hinterahsgetriebe ist auf der Seite der Kar-danwelle, zur Verringerung der Drehshwingungen, ein Tilger angebraht.69



4. Beshreibung des VersuhsträgersDie Vorderahsradaufhängung des Versuhsfahrzeuges ist eine MPherson Ein-zelradaufhängung. Die Hinterahse ist als 4-Lenker-Einzelradaufhängung mit einemdirekt zur Karosserie verbundenen Längslenker ausgeführt. Die Hinterahsradauf-hängung (mit Ausnahme des Längslenkers) und das Hinterahsgetriebe sind übereinen Hilfsrahmen zur Fahrzeugkarosserie zwishengelagert.Die Momentenübertragung zur Hinterahse wird über die geregelte Haldex-Kupp-lung gesteuert [208, 160℄ und beein�usst dadurh in Abhängigkeit der jeweiligenFahrsituation die Momentenaufteilung zwishen Vorder- und Hinterahse. Die Haldex-Kupplung ist damit auh ein wihtiges Übertragungselement bei der Betrahtungdes Drehshwingungsverhaltens des Antriebsstranges. Es wird deshalb der Aufbauund die Funktionsweise nahfolgend kurz erläutert.Die Haldex-Kupplung besteht im wesentlihen aus einer gesteuerten Lammel-lenkupplung, einer Hubkolbenpumpe und einer Steuereinheit mit Aktuatorik undSensorik (Abbildung 4.1) [1℄. Tritt zwishen Vorder- und Hinterahse eine Drehzahl-di�erenz auf, so wird von der Rotationskolbenpumpe ein hydraulisher Druk zumShlieÿen der Lamellenkupplung aufgebaut. Das Shlieÿen der Lamellenkupplungwird über ein Regelventil gesteuert und kann unter Berüksihtigung von fahrdy-namishen Eingangsgröÿen (Elektronishes Stabilitätsprogramm ESP, Anti-Shlupf-Regelung ASR) situationsabhängig geregelt werden.Bei der Hubkolbenpumpe rollen die Rollenlager des Hubkolbens auf der Hub-sheibe ab und erzeugen, durh die Form der Hubsheibe und aufgrund der Dreh-zahldi�erenz, die Hubbewegungen des Kolbens. Durh die Hubbewegung wird einÖldruk aufgebaut. Zum Sperren der Lamellen wird über den aufgebauten Öldrukder Arbeitskolben vershoben. Über Rollenlager und eine Drukplatte werden da-durh die Lamellenpakete zusammengepresst. Die Lamellenkupplung shlieÿt undAntriebsleistung wird übertragen.Der Maximaldruk im hydraulishen Kreislauf (Abbildung 4.2) wird über dasDrukbegrenzungsventil geregelt und bestimmt das maximal zu übertragende Dreh-moment. Der Akkumulator regelt den Vordruk, der durh die elektrishe Ölpumpeerzeugt wird, und gleiht Drukshwankungen im System aus. Bei geshlossenemRegelventil wird der erzeugte Öldruk direkt an den Arbeitskolben zum Sperrender Lamellenpakete weitergeleitet. Ö�net das Regelventil, so kann der Systemdruküber den Akkumulator abgesenkt werden. Dadurh wird nur mehr ein begrenztesDrehmoment übertragen. Bei vollkommen geö�netem Regelventil wird der System-druk über den Akkumulator abgebaut und die Lamellenkupplung ö�net.
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4. Beshreibung des Versuhsträgers
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5. Experimentelle UntersuhungenUm das Geräushverhalten und dabei insbesondere das Brumm-Geräush desVersuhsfahrzeuges kennenzulernen, wurden zu Beginn Versuhsfahrten mit subjek-tiver Bewertung des niederfrequenten Shwingungs- und Geräushkomforts durh-geführt. Dabei wurde einerseits der Betriebsbereih in dem das Geräush auftrittund andererseits die Ausprägung (Stärke) beurteilt. Die eigentlihen Gesamtfahr-zeugmessungen zur Validierung der Simulationsergebnisse wurden auf einem Aku-stikrollenprüfstand für Allradfahrzeuge aufgezeihnet, um unter Laborbedingungenmessen zu können und um die umfangreihe Messtehnik applizieren zu können. ImAnshluss erfolgte die Messung der Biegeshwingungen der Kardanwelle auf demakustishen Antriebsstrangprüfstand mittels Laser Sanning Vibrometer. Für dieModellparametrierung und zum Abgleih von einzelnen Teilmodellen (Baugruppen)wurde zusätzlih noh auf Komponentenprüfständen das dynamishe Übertragungs-verhalten gemessen. Diese sind die Basis für die Modellanalyse in Kapitel 6 und 7.5.1 Fahrversuhe mit subjektiver Beurteilung desShwingungs- und GeräushkomfortsUm einerseits das NVH-Verhalten des Versuhsfahrzeuges im relevanten Fre-quenzbereih kennenzulernen und um eine grobe subjektive Beurteilung dessen durh-führen zu können, wurden im ersten Shritt Fahrversuhe ohne begleitende Messun-gen durhgeführt. Bei diesen Versuhsfahrten ist das Brumm-Geräush im Bereihvon a. 1300 bis 1500min−1 im Teillastbetrieb sowohl im dritten als auh im viertenGang unter leihter Fahrbahnsteigung gut hörbar. Das Brumm-Geräush ist dabeisowohl im Bereih der vorderen als auh im Bereih der hinteren Sitzreihe akustishdeutlih wahrnehmbar. Im Bereih der vorderen Sitzreihe tritt es besonders deut-lih bei einer Motordrehzahl von a. 1300 min−1 auf und im Bereih der hinterenSitzreihe etwas lauter im Vergleih zur vorderen Sitzreihe im Bereih von a. 1500
min−1. Die Tabelle 5.1 gibt einen Überblik über die subjektive Bewertung desVersuhsträgers. Mit steigender Last wird das Brumm-Geräush zunehmend vomhöherfrequenten Motorgeräush übertönt und ist niht mehr eindeutig wahrnehm-bar. 73



5. Experimentelle UntersuhungenDrehzahl Frequenz Ca. Last[min−1℄ 2. Motorordnung Gaspedal [%℄[Hz℄Vordere Sitzreihe 1300 43.3 40Hintere Sitzreihe 1500 50.0 40Tabelle 5.1: Fahrzustände mit deutlih vorhandenem Brumm-Geräush im Bereihder vorderen und hinteren SitzreiheDie in der gesamten Arbeit dargestellten Ahsrihtungen (x-, y- und z-Rihtung)beziehen sih auf das nah ISO 8855 bzw. DIN 70000 genormte Fahrzeugkoordina-tensystem (rehtshändig und fahrzeuggebunden) mit der x-Ahse in Fahrtrihtung,der y-Ahse nah links und der z-Ahse nah oben.5.2 Validierungsmessungen am RollenprüfstandUm die Simulationsmodelle im Detail veri�zieren zu können, wurden auf demAkustikrollenprüfstand für Allradfahrzeuge umfangreihe Messungen durhgeführt(Abbildung 5.1). Es wurden dabei das Innengeräush, Drehgeshwindigkeiten undDrehungleihförmigkeiten an rotierenden Bauteilen, Beshleunigungen an den Kraft-einleitungspunkten zum Fahrzeugaufbau und an relevanten Bauteilen wie z. B. Rad-träger, Hinterahsgetriebe und Hilfsrahmen ermittelt. Zusätzlih wurden relevan-te CAN-Bus Daten ausgelesen und die Rollenmomente und Rollendrehzahlen vomPrüfstand ausgewertet. Als Fahrmanöver wurden Volllastbeshleunigungen im 3.und 4. Gang unter einer Fahrbahnsteigung von 5% durhgeführt. Für die Validie-rungsmessungen wurden abweihend zu den Fahrversuhen Beshleunigungen unterVolllast de�niert, da einerseits die Anregungsdaten in der Simulation (Motorkenn-feld) nur für die Volllast zur Verfügung stehen und unter Volllast zudem ein ein-deutiger Fahrzustand, der am Prüfstand einfah zum Umsetzten ist, gegeben ist.Zu dem tritt unter Volllast die gröÿte Gaskraftanregung durh die dominierendenMotorordnungen vom Antriebsaggregat auf und damit auh die gröÿte Anregungaufgrund der Drehungleihförmigkeit des Motors.5.2.1 InnengeräushmessungDie Innengeräushmessung wurde im Zuge der Messungen am Akustikrollenprüf-stand durhgeführt. Das Innengeräush wurde im Bereih der vorderen und hinterenSitzreihe gemessen. Für die Messung wurden zwei Kunstköpfe vom Typ Soure derFirma AVL List GmbH verwendet [82℄. Dabei wurde im Bereih des Beifahrersitzes74



5. Experimentelle Untersuhungen

Abbildung 5.1: Aufgespanntes Versuhsfahrzeug am akustishen Rollenprüfstandmit applizierter Messtehnikund im Bereih der hinteren Sitzreihe Mitte jeweils ein Kunstkopf platziert.Bei den nahfolgend gezeigten Auswertungen des Innengeräushes ist immerder A-bewertete Shalldrukpegel dargestellt. In Abbildung 5.2 ist das Campbell-Diagramm des Shalldrukpegels jeweils für das rehte Mikrofon des Kunstkopfes anden Sitzpositionen Beifahrer und hinten Mitte dargestellt. Die Fast-Fourier-Analyse(FFT) zeigt, dass im relevanten Frequenzbereih bis a. 150 Hz die 2. Motorordnungdominiert und somit für eine genauere Auswertung und für die spätere Simulationvon besonderem Interesse ist. Erst im deutlih höheren Frequenzbereih über 150 Hzdominieren höhere Motorordnungen, wie die 4. und 6. Motorordnung und deren Ne-benordnungen das Innengeräush. Diese Dominanz höherer Motorordnungen ist imBereih der vorderen Sitzreihe deutlih stärker gegeben als im Bereih der hinterenSitzreihe, wo im Frequenzbereih bis 300 Hz deutlih die 2. Motorordnung dominiert.Die Innengeräushmessung zeigt für den direkten Vergleih von linkem zu reh-tem Mikrofon (Ohr), sowohl für die Position Beifahrer und auh für die Sitzreihe75



5. Experimentelle Untersuhungenhinten Mitte, annähernd den gleihen Shalldrukverlauf für den Shnitt der zwei-ten Motorordnung. Die Innengeräushmessung für das rehte Beifahrerohr zeigt imDrehzahlbereih zwishen 1000 und 3000 min−1 im Frequenzbereih bis 150 Hz diegröÿten Shalldrukpegel für die zweite Motorordnung (Abbildung 5.3). Der maxi-male Shalldruk aufgrund der Anregung der zweiten Motorordnung tritt bei 1400
min−1 auf (64 dB(A)). Weitere jedoh geringere Überhöhungen ergeben sih bei1700 min−1 (60 dB(A)) und im Drehzahlbereih zwishen 2300 und 2400 min−1 (61dB(A)).Das Innengeräush für die Sitzreihe hinten zeigt im relevanten Drehzahl- undFrequenzbereih ebenso wie shon beim Beifahrer die gröÿten Shalldrukpegel fürdie zweite Motorordnung (Abbildung 5.3). Maximaler Shalldruk, aufgrund der An-regung zweite Motorordnung, tritt bei 1700 min−1 (68 dB(A)) auf. Weitere Maximaergeben sih bei 1350 min−1 und im Drehzahlbereih von 2000 bis 2300 min−1 mita. 64 dB(A).Die Analyse des Fahrzeuginnengeräushes zeigt zum einem, dass das subjektiveEmp�nden im Teillastbetrieb gut mit den Innengeräushmessungen auf der Rolleunter Volllast (mit dem Fokus auf die 2. Motorordnung) übereinstimmt (siehe da-zu Tabelle 5.1). Auÿerdem ist im Frequenzbereih bis a. 150 Hz die Analyse derzweiten Motorordnung für die Simulation und Messung von besonderem Interesse,da hier die gröÿten Pegelwerte auftreten.Im 4. Gang (Abbildung 5.3) dominiert ebenfalls die 2. Motorordnung im rele-vanten Frequenzbereih bis 150 Hz. Wiederum tragen die höheren Motorhauptord-nungen (4. und 6.) erst über 150 Hz zum Innengeräush gleih viel bei wie die 2.Motorordnung. Es zeigt sih wiederum ein geringerer Ein�uss höherfrequenter Ge-räushanteile im Bereih der hinteren Sitzreihe.Um die Wiederholgenauigkeit der Messung beurteilen zu können, wurden meh-rere Messläufe aufgezeihnet und analysiert. Abbildung 5.5 zeigt beispielhaft für dieMessstelle Beifahrer den Vergleih aus sieben Messreihen unter Volllast im 3. Gang.Die Analyse der Gegenüberstellung ergibt, dass das Amplitudenmaximum bei 1400
min−1 mit einer geringen Shwankungsbreite von a. 1 dB in der Amplitudenhö-he und bei gleiher Drehzahllage auftritt. Die gröÿten Shwankungen treten bei a.1700min−1 auf (max. 6 dB) und bei noh höheren Drehzahlen. Die Analyse mehrererMessläufe bestätigt die bereits beshriebene Charakteristik des Innengeräushes inder 2. Motorordnung über mehrere Messungen. Die Abweihungen für die restlihenShalldrukmessstellen zeigen in der Charakteristik und Gröÿe ähnlihe Abweihun-gen.

76



5. Experimentelle Untersuhungen

(a) Rehtes Mikrofon Position Beifahrer

(b) Rehtes Mikrofon Position hinten MitteAbbildung 5.2: Campbell-Diagramme Shalldrukpegel A-bewertet für Volllasthoh-lauf im 3. Gang: Abbildung 5.2(a) Rehtes Mikrofon Position Beifahrer; Abbildung5.2(b) rehtes Mikrofon Position hinten Mitte77



5. Experimentelle Untersuhungen

(a) Rehtes Mikrofon Position Beifahrer

(b) Rehtes Mikrofon Position hinten MitteAbbildung 5.3: Campbell-Diagramme Shalldrukpegel A-bewertet für Volllasthoh-lauf im 4. Gang: Abbildung 5.3(a) Rehtes Mikrofon Position Beifahrer; Abbildung5.3(b) rehtes Mikrofon Position hinten Mitte78
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5. Experimentelle Untersuhungen5.2.2 Messung von Drehshwingungen im AntriebsstrangDie Messung der Drehshwingungen erfolgte mittels Induktivgebern und LaserSanning Vibrometer. Die Laser Vibrometer wurden für Messstellen, die von auÿenzugänglih sind, wie Kardanwellen, Seitenwellen und Räder, appliziert. Die Rota-tionsshwingungen an der ZMS Primär- und Sekundärseite wurden, aufgrund desvorhandenen Gehäuses und der Inkrementsheibe, mittels Induktivgeber ermittelt.An der Primärseite diente der Starterkranz und an der Sekundärseite das Festrad4. Gang der Getriebeeingangswelle als Impulsrad (Abbildung 5.6).
Zweimassenschwungrad

Primärseite

Zweimassenschwungrad
Sekundärseite

Kardanwelle
vorne / hinten

Kardanwelle
auf Tilgermasse

Rad
vorne / hintenAbbildung 5.6: Überblik über die Messstellen Drehshwingungen [77℄Beim induktiven Drehzahlsensor ist der Sensor mit einem Luftspalt direkt gegen-über dem ferromagnetishen Impulsrad angeordnet. Vereinfaht besteht der Sensoraus einem Dauermagneten und einer Spule. Durh die Drehbewegung des Impulsra-des ändert sih der magnetishe Fluss durh die Spule und es wird eine sinusähnliheSpannung induziert. Die Periodendauer ist indirekt proportional mit der Drehzahlund kann über die Periodendauer der Sinusshwingung (PWM-Signal) ausgewertetwerden. Nähere Details sind z. B. unter [216℄ nahzulesen.Beim Rotationslaservibrometer beruht das Messprinzip auf optisher Interferenz,das zur berührungslosen translatorishen Shwingungserfassung vielfah verwendetwird. Durh die Anwendung von zwei derartigen Vorrihtungen ist es möglih die81



5. Experimentelle UntersuhungenWinkelgeshwindigkeit von rotatorish bewegten Teilen nahezu unabhängig von de-ren Gestalt und Ober�ähenbesha�enheit sowie überlagerten translatorishen Be-wegungen zu ermitteln. Die Umsetzung erfolgt mit Hilfe des sog. Mah-Zehnder-Interferometers. Eine genaue Beshreibung des Funktionsprinzipes �ndet sih in[83, 84℄.Für die Messung ist es erforderlih, dass die Ebene der beiden Laserstrahlen or-thogonal zur Drehahse des Messobjektes liegt. Einen weiteren Ein�uss hat auh dieLage der beiden Messpunkte relativ zur Rotationsahse. Aufgrund des Messprin-zipes ist es hierbei egal ob die Messstrahlen bezüglih der Rotationsahse symme-trish, asymmetrish oder einseitig liegen. Die Lagen der Messstrahlen haben keinenEin�uss solange diese senkreht zur Drehahse einfallen, auÿer auf den Drehzahlbe-reih. Unkritish, d.h. es gibt keinen direkten Ein�uss auf das Messsignal, ist auhder Ein�uss des Abstandes zwishen Frontlinse und Messobjekt. Die Laserstrahlenfokussieren zwar im Bereih des idealen Abstandes am besten und es ergibt sihdadurh auh die gröÿte zurükgestreute Strahlungsleistung bei gegebenen Re�exi-onseigenshaften. Damit wird die Stabilität des Signals begünstigt. Aufgrund dieserEigenshaften ist das Messprinzip sehr gut für die Messungen am Rollenprüfstandgeeignet, da nur der senkrehte Einfall des Laserstrahles auf das Messobjekt gewähr-leistet werden muss. Auftretende axiale Vershiebung und Abstandsänderungen zumPrüfobjekt beein�ussen das Messergebnis niht.Abbildung 5.7 zeigt die Amplitudenverläufe der Drehungleihförmigkeit aufgrundder Anregung der 2. Motorordnung für die Rotationsmessstellen des Antriebsstranges.Au�allend ist dabei, dass sowohl für das Rad vorne als auh für das Rad hinten einedeutlihe Überhöhung bei a. 1400 bis 1450 min−1 erkennbar ist. Im Bereih derKardanwelle tritt eine Amplitudenüberhöhung bei 1600 min−1, sowohl für die Mess-stelle Kardanwelle hinten als auh für die Messstelle Kardanwelle vorne, auf. Es zeigtsih eine zusätzlihe Verstärkung an der Kardanwelle hinten im Vergleih mit derKardanwelle vorne. Ab 1800 min−1 fällt das Amplitudenniveau an der Kardanwelleab und es zeigt sih eine Abkoppelung der Drehshwingungen Kardanwelle hintenzu vorne mit rükseitig geringeren Amplituden.Die Wiederholgenauigkeit der Messung wurde ebenfalls durh Gegenüberstellungmehrerer Messreihen beurteilt. Da nur zwei Laservibrometer für die Messungen zurVerfügung stehen und so niht alle Messstellen synhron erfasst werden können, er-gibt sih bei diesen Messergebnissen eine geringere Anzahl von Messungen für eineMessstelle. Die Gegenüberstellung von drei Messreihen zeigt aber, dass sowohl fürdie Induktiv-Messstellen als auh für die Messstellen mit dem Laservibrometer einegute Wiederholbarkeit der Messungen gegeben ist. Beispielhaft sind in Abbildung5.8 die Drehungleihförmigkeit an der Primärseite und in Abbildung 5.10 die Dreh-ungleihförmigkeit Kardanwelle hinten dargestellt.82
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Abbildung 5.7: Drehungleihförmigkeiten im Antriebsstrang aufgrund Anregung 2.Motorordnung im Hohlauf 3. Gang mit Pri . . . ZMS Primärseite; Sek . . . ZMSSekundärseite; KWv . . . Kardanwelle vorne; KWh . . . Kardanwelle hinten; KWT
. . . Kardanwelle Tilger; Rvo . . . Rad vorne; Rhi . . . Rad hinten; Las . . . MessgrenzeLaservibrometerDie rotatorishen Shwingamplituden an den Vorder- und Hinterrädern weisengegenüber den restlihen Rotationsmessstellen nohmals deutlih geringere Ampli-tuden auf, welhe bei höheren Drehzahlen < 10−2[rad/s] betragen. Bei diesen klei-nen Shwingamplituden stöÿt das Messverfahren mittels Rotationslaservibrometeran seine Au�ösungsgrenze. Die Messgrenze (die Signalgröÿe liegt unter der Raush-grenze des Messsystemes) kann nah [83, 84℄ wie folgt abgeshätzt werden.Über die Motordrehzahl nMotor und das Gesamtübersetzungsverhältnis des ent-sprehenden Ganges iges.3.Gang können die Raddrehzahlen nRad ermittelt werden.

nRad = nMotor · iges.3.Gang (5.1a)
nRad,min = 1000 · 0, 195 = 195[min−1] (5.1b)
nRad,max = 3000 · 0, 195 = 585[min−1] (5.1)Die Messgrenze der verwendeten Rotationslaservibrometer ist über optishes undelektronishes Raushen begrenzt. Details zu den Phänomenen können in der Litera-83
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Abbildung 5.8: Drehungleihförmigkeit Primärseite Zweimassenshwungrad auf-grund Anregung 2. Motorordnung im Hohlauf 3. Gangtur [84℄ nahgelesen werden. Die Grenze der Messbarkeit ergibt sih nah Abbildung5.9 zu.Abshätzung der Au�ösungsgrenze für Interferenze�ekte:
∆ωmin ≈ 0, 9[◦/s] ≈ 0, 0157[rad/s] (5.2a)
∆ωmax ≈ 1, 5[◦/s] ≈ 0, 0262[rad/s] (5.2b)Abshätzung der Au�ösungsgrenze für elektronishe Raushe�ekte:
∆ωmin ≈ 0, 3[◦/s] ≈ 0, 0052[rad/s] (5.3a)
∆ωmax ≈ 0, 45[◦/s] ≈ 0, 0079[rad/s] (5.3b)Die Raushgrenze für Interferenze�ekte (Gleihung (5.3)) ist deutlih höher alsdie Grenze für elektronishe E�ekte (Gleihung (5.2)) und wird daher nahfolgendin den Drehshwingungsdiagrammen eingezeihnet (z. B. Abbildung 5.7).84
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Rauschgrenze für
Interferenzeffekte

Rauschgrenze für
elektronische Effekte

Abbildung 5.9: Ermittlung der kritishen Drehwinkelshwankung über die Raddreh-zahl, bei der die Signalgröÿe unter der Raushgrenze des Messsystemes liegtUm den Zustand der Haldex-Kupllung während des Hohlaufes veri�zieren zukönnen, wurden die Rollenumfangskräfte am Prüfstand mit aufgezeihnet. Aufbauund Funktionsweise der Haldex-Kupplung wurden bereits im Kapitel 4 �Beshrei-bung des Versuhsträgers� ausführlih beshrieben und dargestellt. Es ist davon aus-zugehen, dass der Zustand der Haldex-Kupplung das Drehshwingungsverhalten und85
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Abbildung 5.10: Messreihenvergleih für Drehungleihförmigkeit Primärseite Zwei-massenshwungrad aufgrund Anregung 2. Motorordnung im Hohlauf 3. Gangsomit auh die eingeleiteten Kräfte im Bereih der Hinterahse mit beein�usst. DerEin�uss der Haldex-Kupplung auf das Drehshwingungsverhalten wird noh späterim Kapitel 7 �Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom� nä-her analysiert.Abbildung 5.11 zeigt die Umfangskräfte an der Rolle vorne und hinten überder Motordrehzahl. Ebenso ist das Verhältnis von der Umfangskraft Rolle vorne zuGesamtkraft abgebildet und somit die Momentenaufteilung der Vorderahse zur Hin-terahse dargestellt. Aus den Abbildungen kann abgeleitet werden, dass die Haldex-Kupplung während des Volllasthohlaufes eine Momentenaufteilung Vorderahse zuHinterahse zwishen 50% und kapp 60% bewirkt. Die Momentenaufteilung vona. 60% auf die Vorderahse tritt dabei im Drehzahlbereih mit dem höhsten An-triebsmoment bei a. 2200 min−1 auf. Aus den Messergebnissen der Rollenkräftekann der Shluss gezogen werden, dass die Momentaufteilung Vorderahse zu Hin-terahse annähernd 50% beträgt und somit von einem quasi1 geshlossenen Zustandder Haldex-Kupplung ausgegangen werden kann.1Aufgrund der Funktionsweise kann die Haldex-Kupplung nie vollkommen geshlossen sein, dazum Sperren der Lamellenpakete immer eine Drehzahldi�erenz zwishen Eingang und Ausgangnotwendig ist. Vergleihe dazu auh Kapitel 4 �Beshreibung des Versuhsträgers�86
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Abbildung 5.11: Umfangskraft Rolle vorne und hinten (oben) und prozentualer An-teil der Umfangskraft der Vorderahse zur Gesamtkraft (unten) beim Hohlauf im3. Gang zur Beurteilung der Momentenaufteilung zwishen Vorder- und Hinterahse87



5. Experimentelle Untersuhungen5.2.3 Messung von Beshleunigungen an den Krafteinleitungs-punkten zur Karosserie
Mittelgelenk
Kardanwelle

Lagerung
Motor-Getriebe-Verband (3x)

Hilfsrahmen
vorne / hinten

Lagerung
Hinterachsgetriebe (3x)

Längslenker
(Schwertlenker)

Radträger
Vorder- und HinterachseAbbildung 5.12: Überblik über die Messstellen Beshleunigungen [77℄Zur Validierung der Kraftanregung des Fahrzeugaufbaus (Karosserie) wurden dieBeshleunigungen antriebsstrangseitig an den Koppelstellen zur Karosserie gemes-sen. Eine direkte Messung der Kraft am Elastomerlager wäre nur unter erheblihenMehraufwand und wegen des Bauraumes nur begrenzt durhführbar. Für die Vali-dierung der in die Karosserie eingeleiteten Kräfte werden daher Beshleunigungenin den 3 Ahsrihtungen herangezogen. Zusätzlih werden noh die Beshleunigun-gen in den 3 Ahsrihtungen für relevante Bauteile wie dem Hinterahsgetriebe,Hilfsrahmen und Radträger mit aufgezeihnet. Einen Überblik über die Messstel-len Beshleunigungen wird in Abbildung 5.12 gegeben.Das Messprinzip zur Ermittlung der Beshleunigung erfolgt über die Bestim-mung der Trägheitskraft (Federauslenkung) einer Testmasse. Die Sensoren werdenin Miniaturbauweise ausgeführt, um den Ein�uss auf das Prüfobjekt gering zu hal-ten. Für den eigentlihen Sensor wird vorwiegend das piezoelektrishe Messprinzipeingesetzt. Weiterführende Informationen sind z. B. in [216℄ zu �nden.Abbildung 5.13 zeigt beispielhalft für die Messstelle Hilfsrahmen vorne die Be-88
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Abbildung 5.13: Messreihenvergleih für Beshleunigungen Hilfsrahmen vorne (X,Yund Z-Rihtung aufgrund Anregung 2. Motorordnung im Hohlauf 3. Gangshleunigungen in den 3 Ahsrihtungen. Die Messungen zeigen eine gute Wieder-holgenauigkeit über drei Messreihen. Auÿerdem werden die Charakteristiken derKurvenverläufe in den einzelnen Ahsrihtungen kaum durh Abweihungen beein-�usst.5.3 Messung von Biegeshwingungen der Kardan-welle am AntriebsstrangprüfstandIm Zusammenhang mit der Messung von Biegeshwingungen an rotierenden Bau-teilen werden in der Praxis übliherweise Beshleunigungen an den Lagerstellen er-mittelt. Eine direkte Messung auf der Welle ist mit erheblihem Aufwand für dieSignalübertragung vom drehenden auf das stehende System verbunden. Die berüh-rungslose Messung der Wellenbiegung mittels Sanning Laservibrometer für rotie-rende Bauteile wird in der Literatur niht erwähnt.Mit der nahfolgend dargestellten Vorgehensweise soll gezeigt werden wie Biege-shwingungen der Kardanwelle mit Sanning Laservibrometer am Antriebsstrang-prüfstand gemessen und die erzielten Ergebnisse interpretiert werden können. Dazu89



5. Experimentelle Untersuhungenwurde der gesamte Antriebsstrang inklusive dem Hilfsrahmen Hinterahse, Hinter-ahsgetriebe und der Lagerung am Prüfstand aufgebaut (Abbildung 5.14).Um die Biegeeigenfrequenz abshätzen zu können, wurde ein Anklopfversuh(Impulsanregung) bei niht rotierendem System durhgeführt. Das Ergebnis, darge-stellt in Abbildung 5.15, zeigt die Antwort auf die Impulsanregung im Bereih derWellenmitte, wo die Biegung deutlih ausgeprägt sein sollte. Die gröÿten Amplitu-den der Geshwindigkeit ergeben sih bei einer Frequenz von 103 Hz.Für die eigentlihen Messungen im Betrieb wurde die Motordrehzahl so gewählt,dass die Umdrehungen der Kardanwelle pro Sekunde mit der Eigenfrequenz von 103Hz übereinstimmt. Das Sanning Laservibrometer wurde in der rehten oberen Ekediagonal auf die Kardanwelle ausgerihtet (Abbildung 5.14). Über den Laser wirddie Kardanwelle unter konstanten Betriebsbedingungen (Drehzahl) abgetastet.Die Messergebnisse geben die erste Biegeshwingung der Kardanwelle sehr gutwieder. Die Biegeshwingung zeigt die gröÿte Auslenkung in den Positionen, in denendie Biegung der Kardanwelle in Laserstrahlrihtung ausgerihtet ist (an zwei Positio-nen: 180◦ bzw. um eine halbe Umdrehung vershobene Positionen, siehe Abbildung5.17, Bild 3 und 7). Keine Auslenkung tritt 90◦ phasenvershoben zu den Punktenmaximaler Auslenkung auf, in denen die Welle eine Auslenkung normal zum Laser-strahl erfährt (Abbildung 5.17, Bild 1 und 5). Abbildung 5.16(a) und 5.16(b) zeigendas Messergebnis bei maximaler Amplitude unter vershiedenen Blikpunkten. DieBildebene (entsprehend dem Foto), welhe grau hinterlegt und auh in den Aus-wertebildern eingezeihnet ist, liegt stets normal zum Laserstrahl.
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Kardanwelle

Quertrieb Vorderachse

Quertrieb Hinterachse

Scanning Laser
Vibrometer

Laserstrahlen

Abbildung 5.14: Darstellung der Anordnung des Sanning Laservibrometer am An-triebsstrangprüfstand zur Messung von Kardanwellenbiegeshwingungen
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Abbildung 5.15: Geshwindigkeitsantwort in Wellenmitte bei Impulsanregung

(a) Ansiht normal auf Laserstrahlrihtung

(b) Ansiht in LaserstrahlrihtungAbbildung 5.16: Momentaufnahme der Betriebsshwingung Kardanwelle bei 103.1Hz in vershiedenen Ansihten
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Bild 1: t=0.00121[s] Bild 2: t=0.00242[s]

Bild 4: t=0.00485[s]

Bild 5: t=0.00606[s] Bild 6: t=0.00727[s]

Bild 3: t=0.00364[s]

Bild 7: t=0.00849[s] Bild 8: t=0.00970[s]

Abbildung 5.17: Darstellung der Geshwindigkeitsamplituden für eine Periode der103.1 Hz Biegeshwingung der Kardanwelle93



5. Experimentelle Untersuhungen5.4 Ermittlung der dynamishen Eigenshaften vonElastomerlagern über KomponentenversuheElastomerlager (Shwingmetalle, Metall-Gummi-Elemente, engl. rubber-mount)werden zur Shwingungsisolation für vershiedenste Anwendungen wie Aggregatauf-hängungen, Lagerstellen von Hilfsrahmen oder Lenkern und Stabilisatoren im Be-reih des Fahrwerks verwendet. Die Lager bestehen aus zwei Metallhülsen und sindmit einer Elastomershiht vorwiegend festhaftend verbunden. Die Lager verringerndie Körpershallübertragung und gleihen Fertigungstoleranzen aus.Im niederen Frequenzbereih wirken die Lager vorwiegend elastish. Erst bei hö-heren Frequenzen kommen die viskosen Eigenshaften des Gummimaterials stärkerzum Tragen. Die Federkennlinie ist stark nihtlinear (progressiv) und beein�usstüber die statishe Auslenkung die Stei�gkeit. Die Materialdämpfung, welhe in derSimulation häu�g als ideal viskose Dämpfung abgebildet wird, ist jedoh niht alleinder Deformationsgeshwindigkeit proportional (Umwandlung von Materialdämpfungin Wärmeenergie) [228℄ und weiht damit vom idealen Modellverhalten ab.Für die Modellparametrierung zur Untersuhung der Stei�gkeits- und Dämp-fungsein�üsse wurden Elastomerlager auf einer dynamishen Prüfmashine nahMethode 1 über die Messung der Erregerkraft und des Deformationsweges [228℄untersuht (siehe dazu auh Abbildung 5.18).
• Methode 1: Messung der Erregerkraft und des Deformationsweges
• Methode 2: Messung der Anregungskraft und von 2 Beshleunigungen (2 Mas-sen-Feder-System)Die dynamishe Messung erfolgt unter idealen Bedingungen bei einaxialer Aus-lenkung und konstanter Vorlast. Im realen Fahrzeugumfeld tritt typisherweise im-mer eine mehraxiale Belastung auf wobei sih auh die statishe Auslenkung mehr-axial verändern kann. Die Versuhe wurden jeweils unter einaxialer Vorlast für diedrei Ahsrihtungen gemessen. Die Messung von Elastomerlagern unter mehraxia-len Vorlasten und Anregungen stellt jedoh eine besondere Herausforderung dar.Derartige Messungen sind extrem aufwendig und erfordern spezielle und hohprä-zise Komponentenprüfmashinen [107℄. Diese detaillierten Messungen wurden imRahmen dieser Arbeit niht durhgeführt. Die gewählten Modellansätze bilden daszeitabhängige Verhalten der Vorlasten in allen 3 Ahsrihtungen des realen Shwin-gungsverhaltens niht ab.
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Beschleunigungs-
sensor

Methode 1: Methode 2:

F

FAbbildung 5.18: Shematishe Darstellung der beiden Messmethoden zur dynami-shen Untersuhung von Elastomerlagern [228℄Elastomerlager weisen ein komplexes nihtlineares Übertragungsverhalten auf:
• Frequenzabhängigkeit: Mit zunehmender Frequenz kommt es zu einem Anstei-gen der dynamishen Stei�gkeit und des Verlustwinkels.
• Abhängigkeit von der Anregungsamplitude: Mit steigender Anregungsampli-tude sinkt die dynamishe Stei�gkeit und es erhöht sih der Verlustwinkel.
• Ein�uss der statishen Vorlast: Bei einem progressiven Lagerverhalten wirdmit steigender Vorlast die dynamishe Stei�gkeit und der Verlustwinkel er-höht (Abbildung 5.19). Dieses Materialverhalten wird auh Hyperelastizitätgenannt.
• Weiter nihtlineare Ein�üsse wie: Alterungsverhalten, Temperaturabhängig-keit, Umweltein�üsse, mehraxiale Belastung.Bei der dynamishen Messung wurden die in der Simulation ermittelten Vorla-sten und die dynamishen Amplituden (Anregungsamplitude) als Randbedingungenvorgegeben. Von besonderem Interesse für die dynamishe Vermessung waren dieElastomerlager im Bereih der Hinterahse, da es hier auf Seiten der Simulation inder Literatur noh keine Untersuhungen des Ein�usses von Stei�gkeit und Dämp-fung für Elastomerlager auf das Shwingungsverhalten gibt.Der Hilfsrahmen Hinterahse und der Längslenker sind direkt über Elastomerla-ger mit der Karosserie verbunden. Das Hinterahsgetriebe ist dreifah im Hilfsrah-men gelagert. Tabelle 5.2 und auh Abbildung 5.12 gibt einen Überblik über dievermessenen Lager im Bereih der Hinterahse. Der Prüfaufbau ist in Abbildung5.18 bereits exemplarish vorgestellt worden. Ein harakteristishes Ergebnis derdynamishen Vermessung für das Elastomerlager Hilfsrahmen hinten in z-Rihtungunter vershiedenen Vorlasten zeigt Abbildung 5.20.95
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Messstellen HinterahseHilfsrahmen hinten rehts und linksHilfsrahmen vorne rehts und linksLängslenker (Shwertlenker) rehts und linksHinterahsgetriebe hinten rehtsHinterahsgetriebe hinten linksHinterahsgetriebe vorne rehtsTabelle 5.2: Vermessene Elastomerlager im Bereih Hinterahse
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Abbildung 5.19: Statishe Vermessung eines Elastomerlagers mit progressiver Kraft-Weg-Kennlinie
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5. Experimentelle UntersuhungenMessung in Abhängigkeit von AnmerkungenRadaufstandskraft Radhub Ableitung derVorder- und Hinterahse RadfederrateVorspuränderung Radhub zur Modell-Vorder- und Hinterahse validierungSturzänderung Radhub zur Modell-Vorder- und Hinterahse validierungReifenlängskraft Normalkraft zur Modell-und Radshlupf validierungReifenlängskraft Rampe Antriebsmoment zur Modell-
My über Zeit validierungTabelle 5.3: Durhgeführte Messungen am Reifen- und Ahsprüfstand5.5 Vermessung des Reifens und der Ahse

Abbildung 5.21: Messung der Radaufstandskraft an der VorderahseBei der Vermessung der Ahskinematik und -elastokinematik am Ahsmessprüf-stand werden die Lage des Rades und die Reaktionskräfte zur Umgebung über demRadhub ermittelt. Bei Geradeausfahrt wurden die Sturz- und Vorspuränderung sowiedie Radfederrate bei konstantem Lenkradwinkel von 0◦ bestimmt. Die gemessenenGröÿen dienen zur Validierung der Ahsgeometrie. Damit wird die Einleitung derShnittkräfte in den Fahrzeugaufbau bzw. zum Hilfsrahmen hinten (Rihtungen undAnteile der vershiedenen Lenker) und die Gröÿe der quasi statishen Stei�gkeitender Elastomerlager indirekt über die beshriebenen Gröÿen veri�ziert. Keine Aus-sage kann über das dynamishe Verhalten bezüglih der Massen und Dämpfungengetro�en werden. Ein Abgleih der Dämpfungen von Fahrwerkslagern wird in dieserArbeit vernahlässigt. In Tabelle 5.3 sind die durhgeführten Messungen aufgelistetund Abbildung 5.21 zeigt exemplarish das Messergebnis der Radaufstandskraft Vor-derahse über dem Radhub.Die Parametrierung der in der Simulation verwendeten Reifenmodelle wurde an-98



5. Experimentelle Untersuhungenhand des Reifenkennfeldes des Herstellers und auf Basis von Erfahrungswerten einesähnlihen Reifens durhgeführt (Abbildung 5.22).

Abbildung 5.22: Reifenlängskraft in Abhängigkeit von Längsshlupf und Radauf-standskraft Fz (Bild oben) und KippmomentMx bei Längskraftsprung (Bild unten)
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6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmo-delle für Shwingungsuntersuhungen
6.1 EinleitungIn diesem Kapitel ist zu Beginn eine Begri�sde�nition rund um den Themenbe-reih Ehtzeit-Simulation aufgelistet. Anshlieÿend wird auf die Modellbildung vonehtzeitfähigen Antriebsstrangmodellen näher eingegangen. Es werden vershiedeneModellansätze zur Abbildung der Drehungleihförmigkeit der Verbrennungskraft-mashine, Modellierung der Antriebswellen mit Gelenken zur Übertragung der An-triebsleistung (z.B. Kardanwelle) und auf die Abbildung des Rad-Straÿe-Kontaktesüber die Reifenmodellierung näher eingegangen. Im Interesse der Untersuhung isthierbei immer die erreihte Ergebnisqualität und Rehene�zienz für vershiedeneModellansätze. Zur Bewertung der Rehene�zienz werden die Modelle auf einerEhtzeitplattform simuliert, die benötigten Rehenzeiten ausgewertet und disku-tiert. Entsprehende Prüfkriterien werden angegeben. Möglihkeiten zur Modellana-lyse und -parametrierung über O�ine-Modelle werden im Kapitel 7 beshrieben.6.2 Anwendungsgebiete und EinsatzmöglihkeitenEhtzeitfähige Simulationsmodelle des Antriebsstranges werden einerseits fürFahrsimulatoren und für Hardware in the Loop (HiL) Simulationen benötigt (ver-gleihe dazu Kapitel 1.2 �Einleitung� ).Die hier vorliegende Arbeit fokussiert sih auf Ehtzeit-Simulationsmodelle desAntriebsstranges zur Bewertung der Fahrbarkeit und des Shwingungskomforts imAntriebsstrang. Die Modelle des Antriebsstranges können in Gesamtfahrzeugmo-delle eingebunden werden um mit geeigneten Verfahren die Fahrbarkeit auf reinobjektiver Basis bewerten zu können. Fahrbarkeit beshreibt das komplexe, subjek-tive Verhalten welhes der Fahrer(in) wahrnimmt während er mit dem Fahrzeuginteragiert. Niederfrequente Shwingungsphänomene (< 10Hz) (Tip in - Tip out,Gangwehsel) können heutzutage in der Simulation bereits mit der erforderliher101



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für ShwingungsuntersuhungenErgebnisqualität und Rehene�zienz abgebildet werden. Bei Shwingungsphänome-nen wie dem Brumm-Geräush werden deutlih höherfrequente Shwingungen desAntriebsstranges angeregt. Dabei werden höhere Anforderungen an die Modellbil-dung (Modelldiskretisierung) und damit einhergehend auh an die Rehenperfor-mane (Ehtzeitfähigkeit) gestellt, welhe in dieser Arbeit analysiert werden sollen.Für die Abstimmung der Fahrbarkeit bei PKW sind im Entwiklungsprozess fol-gende Tendenzen erkennbar:
• Elektronishe Steuergeräte regeln und steuern immer öfter das Verhalten mo-derner Kraftfahrzeuge. Für die Bedatung der Steuer- und Regelalgorithmenwerden deshalb im Entwiklungsprozess neue Methoden und immer mehr Ka-pazität (Aufwand und Zeit) benötigt. Um Kosten und Zeit zu sparen, wirdverstärktes �Frontloading� im Entwiklungsprozess angestrebt mit der Konse-quenz, dass kostenintensive und aufwendige Prototypentests zunehmend ein-gespart werden. Diese werden verstärkt durh HiL Test, Software in the Loop(SiL) Tests und gänzlih virtuelle Entwiklungsmethoden ersetzt und könnendamit bereits in früheren Phasen des Entwiklungsprozesses dazu beitragenzukünftige Produkte e�zient zu optimieren.
• Der Fahrer soll im Fahrzeugbetrieb möglihst wenig von den komplexen Regel-und Steuervorgängen im Hintergrund wahrnehmen. Es soll für ihn jedoh einbestmögliher Fahrkomfort gegeben sein. Die Beurteilung des Fahrkomfortsberuht auf subjektiven Emp�ndungen die messtehnish shwer quanti�zier-bar sind. Zur objektiven Bewertung des Fahrkomforts werden am Fahrzeuggeeignete messbare Gröÿen ermittelt(z. B. Beshleunigung Fahrersitzshiene,Beshleunigung A-Säule, Lenkradshwingungen und Spiegelzittern) und mitHilfe geeigneter mathematisher Verfahren bewertet. Die Bewertung erfolgtüber die Auswertung von aufgenommenen Messdaten und subjektiven Bewer-tungen bei Probandenversuhen [154℄.6.3 Begri�sde�nition Ehtzeit-SimulationIm Bereih der Ehtzeit-Simulation haben sih vershiedene Begri�e und De�ni-tionen etabliert, welhe hier nohmals zusammengefasst sind. Das Thema Ehtzeit-Simulationen ist eng mit dem Themenbereih der Mehatronik verbunden. Es inter-agieren die Themenbereihe Mehanik (Fahrzeugtehnik und -dynamik), Informatik(Regelungs- und Steuertehnik) und Elektronik (Controller Design).102



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für ShwingungsuntersuhungenEhtzeit (engl. real-time):Ehtzeit ist ein Begri� der aus der Informatik kommt und insbesondere aus An-forderungen der Regelungstehnik de�niert wird. Ein Simulationssystem reagiertinnerhalb einer bestimmten Umgebung in Ehtzeit, wenn seine Antwort auf ein be-liebiges Ereignis in dieser Umgebung erfolgreih ist, während das Ereignis selbstpassiert. Erfolgreih bedeutet somit, dass die Regelungsaufgabe die Antwort inner-halb einer spezi�shen Zeitdauer basierend auf der Charakteristik der Umgebungund des Systems ausgibt [34℄. Man muss nun weiter zwishen harter und weiherEhtzeit untersheiden:Wenn das Erreihen der gegebenen spezi�shen Zeitdauer für das Ausführen desSystems kritish ist und mögliherweise katastrophale Konsequenzen mit sih führt,muss die Aufgabe als �Harte Ehtzeit� (engl. hard real-time) de�niert werden. Wenndas Erreihen der gegebenen spezi�shen Zeitdauer wünshenswert ist, aber bei nihterreihen keine shwerwiegenden Fehler und Auswirkungen mit sih führt, wird dieAufgabe als weihe Ehtzeit (soft real-time) bezeihnet [34℄.Buttazzano formuliert in [33℄ den Begri� der Ehtzeit auh etwas allgemeiner:�Ein Ehtzeitsystem im speziellen ein Berehnungssystem, welhes Aufgaben inner-halb einer vorde�nierten Zeitdauer abarbeiten muss, wird als ehtzeitfähig de�niert.Die Leistung des Ehtzeitsystems hängt damit niht nur von den korrekten Ergeb-nissen ab, sondern auh von der Zeit in welher das Ergebnis berehnet oder nohallgemeiner erzeugt wird.�Hardware-in-the-Loop (HiL):Unter HiL-Simulationen versteht man die Einbindung von realen und virtuel-len Komponenten (Bauteile und Systemmodelle) in eine gemeinsame Simulations-umgebung. Die Simulation des dynamishen Systems über Modelle muss hierbei inEhtzeit geshehen. Ein typishes Beispiel für eine HiL-Simulation ist die Simulationeines Gesamtfahrzeuges am Rehner mit der Integration eines realen Steuergerätesinkl. der Aktuatorik zur Verbesserung der Fahrstabilität [186℄.Durh die HiL-Simulation ergeben sih folgende Vorteile [190℄:
• Reduktion der Anzahl von Prototypen
• Teststreke und Testfahrer niht erforderlih
• Tests/Prü�äufe können unter exakt den gleihen Bedingungen beliebig oft wie-derholt werden
• Tests/Prü�äufe können automatisiert werden103



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für ShwingungsuntersuhungenSoftware-in-the-Loop (SiL):Unter SiL versteht man die Einbindung von Systemmodellen in eine gemein-same Simulationsumgebung inklusive der Regelstreke. D.h. es wird einerseits dieentwikelte Funktion als auh der Prozess (Regelalgorithmus) den die Funktion be-ein�usst im Modell abgebildet. SiL-Simulationen dynamisher Systeme durh ent-sprehende Modelle müssen niht zwingend in Ehtzeit berehnet werden, da derCode noh niht auf der Zielhardware läuft [186℄. Es können so neue Funktionalitä-ten wie z.B. ein Regler in einer rein rehnerbasierten Umgebung ohne Einsatz vonHardware entwikelt, getestet und optimiert werden [115℄.Model-in-the-Loop (MiL):Bindet man das Simulationsmodell z.B. eines Reglers (oder allgemeiner einerFunktionalität) in ein Gesamtsimulations-Umgebung ein, so spriht man von MiL-Simulation. Das Simulationsmodell besteht aus Regler als auh als Regelstreke.Eine typishe Anwendung hierfür ist, dass das Funktionsmodell als z. B. SimulinkBlokshaltbild zur Verfügung steht und in einem geshlossenen Regelkreis unter-suht werden kann [115℄.Der Untershied zur SiL-Simulation ergibt sih daraus, dass bei SiL-Simulationendas erstellte Modell bereits in den für die Zielhardware verständlihen Code (realerSoftwareode des Regler, z. B. s-funtion in Matlab) umgewandelt ist [115℄.Der Vorteil von SiL und MiL ergibt sih daraus, dass die Modelle noh nihtehtzeitfähig sein müssen und so auh sehr rehenzeitintensive und genaue Spezial-untersuhungen durhgeführt werden können [115℄.X-in-the-Loop (XiL):Der Einsatz von Simulationen ist in den meisten Fällen auf ein begrenztes Aufga-benfeld beshränkt. Mit Hilfe einer Co-Simulations-Plattform können vershiedensteSoftware und Hardware Systeme mit einander verknüpft werden. Es bietet sih da-durh die Möglihkeit untershiedlihe Werkzeuge vershiedener Entwiklungsshrit-te zu verknüpfen (Simulink RTW Code, Aset-Code, analoge und digitale Ein- undAusgabekarten, CAN Signale über SoketCAN API und C-Code) [119℄.104



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen6.4 Aufbau des ehtzeitfähigen Basis Antriebsstrang-modellsWie bereits im Unterkapitel 1.2 �Einleitung� näher erläutert werden ehtzeitfähi-ge Antriebsstrangmodelle vorwiegend als Mehrkörpersimulationsmodelle mit starrenKörpern abgebildet. Aufgrund der hohen Anforderungen an die Rehenzeit (durhdie geforderte Ehtzeitfähigkeit) werden die Systeme auf wenige Freiheitsgrade miteiner groben Diskretisierung reduziert. Für den Groÿteil der Anwendungsgebiete wiezum Beispiel die üblihe Steuergeräteapplikation oder Reglerauslegung ist eine der-artige grobe Diskretisierung übliherweise ausreihend und zielführend.Das in dieser Arbeit aufgebaute ehtzeitfähige Basismodell ist in der Simula-tionsumgebung Dymola [214℄ aufgebaut und basiert auf einem objektorientiertenModellansatz in Modelia. Das Modell ist damit in einer deklarativen (Festlegungvon Aspekten einer Variable wie Dimension, Bezeihnung, Datentyp) mathemati-shen Notation gegeben. Die Beshreibung des Systemverhaltens erfolgt über Glei-hungen. Die Sprahe erlaubt wie jede objektorientierte Sprahe die De�nition vonKlassen und Objekten (Instanzen). Eine Klasse selbst besteht aus Datenvariablen,Gleihungen und wiederum Klassen. Vershiedene Objekte werden implizit aufge-baut über die De�nition von Instanzen von Klassen [66℄.Im Basismodell ist der komplette Antriebsstrang abgebildet (siehe Abbildung6.1). Es sind alle rotierenden Bauteile eingebunden, wobei nur deren Rotationsfrei-heitsgrad berüksihtigt wird. Die Anregung der Verbrennungskraftmashine wirdüber ein Starrkörpermodell des Kurbeltriebs mit Gaskraftanregung modelliert. DieGaskraft wird aus einem Datenarray des Zylinderdrukkennfeldes mit Drehzahl-und Kurbelwinkelabhängigkeit ermittelt. Das Zweimassenshwungrad, bestehendaus Primär- und Sekundärmasse, ist über eine drehzahlabhängige Stei�gkeit undDämpfung verbunden (vergleihe dazu auh noh die später gezeigten Untersuhun-gen mit dem O�ine-Modell im Kapitel 7.3.1 �Aufbau eines O�ine-Modells für dasGeräushphänomen Boom� ). Das Getriebe besteht aus mehreren Massenträgheits-momenten Jzz,k, welhe über Feder-Dämpfer Elemente (Kelvin-Voigt Modell) undkinematishe Übersetzungen verbunden sind. Das Vorderahsgetriebe mit der Lei-stungsverzweigung (PTO - Power Take O�) besteht aus einer Trägheitsmasse mitkinematisher Übersetzung und der Momentenaufteilung für die Vorderahse.Die zweiteilige Kardanwelle ist wiederum über mehrere Massen für die Hardy-sheiben, die Wellen selbst und das Mittelgelenk diskretisiert und jeweils mit Feder-Dämpfer Elementen verbunden. Das Hinterahsgetriebe ist wie shon das Vorder-ahsgetriebe mit Punktmassen (Massenträgheit, rotatorisher Freiheitsgrad), kine-matisher Übersetzung und der Momentenaufteilung modelliert. Die 4 Seitenwellenstellen Zweimassenshwinger dar und für den Reifen wird ein steady state Reifen-105
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Abbildung 6.1: Ehtzeitfähiges Antriebsstrangmodell zur Untersuhung von Dreh-shwingungenmodell nah Pajeka (Magi Formula) verwendet. Die M-Pherson Vorderahse unddie Vierlenker Hinterahse sind im Modell niht abgebildet und werden durh ei-ne starre Radaufhängung ersetzt. Der Fokus des Modells liegt auf den durh dieDrehungleihförmigkeit verursahten Shwingungen im Antriebsstrang und niht aufFahrbahn erregten Shwingungen. Eine noh später gezeigte Gegenüberstellung derDrehshwingungen des Ehtzeit-Modells mit dem detaillierten O�ine-Modell, in wel-hen die Radaufhängungen mit modelliert sind, zeigt, dass E�ekte aufgrund der dy-namishen Ahslastverteilung vernahlässigbar sind. Bei der Haldex-Kupplung kann�quasi� von einem geshlossenen Zustand für das untersuhte Fahrmanöver ausgegan-gen werden. Man vergleihe dazu die gemessene Momentenaufteilung in Abbildung5.11 und die Untersuhungen mit shlupfender und geshlossener Kupplung in [77℄).Die Kupplung ist im Modell starr abgebildet, da die Momentenaufteilung nahezu50% beträgt und der Ein�uss des Shlupfes in der Kupplung auf das Drehshwin-gungsverhalten niht relevant sind. 106



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen6.5 Verbesserungen der Modellarhitektur zur Ver-besserung der Ergebnisqualität und Ehtzeitfä-higkeitEhtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Fahrbarkeitsuntersuhungen und dieSteuergeräteapplikation weisen nur wenige Freiheitsgrade auf (z. B. AVL VSM Mo-dell mit 24 Freiheitsgraden [235℄) und stellen ein vereinfahtes und reduziertes me-hanishes Ersatzsystem dar. Für einige Teilsysteme wie z.B. den Reifen/StraÿeKontakt oder die Verbrennungskraftmashine muss aufgrund der Komplexität derZusammenhänge auf empirishe Modellansätze in Form von Kennlinien und Kenn-feldern zurükgegri�en werden. Die Abbildung aller auftretenden physikalishen Zu-sammenhänge wäre im Zuge der Ehtzeit-Simulation niht möglih. Zur Untersu-hung von Shwingungsphänomenen im Frequenzbereih bis a. 80 Hz gilt es derar-tige Modellansätze hinsihtlih der Ergebnisqualität detailliert zu untersuhen unddaraus Verbesserungen abzuleiten.6.5.1 Analyse von ehtzeitfähigen Motormodellen zur Abbil-dung der Momentenanregung der Verbrennungskraft-mashineIm Bereih der ehtzeitfähigen Antriebsstrangsimulation werden häu�g soge-nannte Mittelwertmodelle verwendet. Diese beshreiben, basierend auf einem Kenn-feld, das mittlere Drehmoment. Eingangsgröÿen sind hierbei die Gaspedalstellungund die Drehzahl. Aufgrund des sehr einfahen Aufbaus sind derartige Modelle fürEhtzeit-Anwendungen und die Abbildung niederfrequenter Shwingungen wie Last-wehsel sehr gut geeignet.Zur Abbildung höherfrequenter Shwingungen im Antriebsstrang ist jedoh ei-ne genauere Abbildung der Drehungleihförmigkeit der Verbrennungskraftmashinenotwendig. Diese setzt sih einerseits aus den Gas- und Massenkräften zusammen,welhe im Modell berüksihtigt werden müssen. Damit steigen die Modellkomple-xität und der Rehenaufwand erheblih an.Oft verwendete Mittelwertmodelle weisen einen Freiheitsgrad (FHG) auf (Rota-tion der Kurbelwelle mit konstanter Trägheit bzw. für ein DGL-System 1. Ordnung2 FHG für den Kurbelwinkel und die Kurbelwinkelgeshwindigkeit). Das aktuel-le Motormoment wird aus einem Momentenkennfeld in Abhängigkeit der Drehzahlund Gaspedalstellung ermittelt.Ein vereinfahtes Modell zur Abbildung der Drehshwingungsanregung der Gas-107



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungenund Massenkräfte kann aus [153, 230℄ abgeleitet werden. Veränderlihe Tangential-kräfte am Kurbelzapfen verursahen die Drehungleihförmigkeit des Hubkolbenmo-tors. Dieses Wehselmoment entsteht aus der Überlagerung der Gas- (linker Teil vonGleihung (6.1)) und Massenkräfte (rehter Teil von Gleihung (6.1)) und ist vomKurbelwinkel ψ abhängig:
Θ(ψ) · ψ̈ +

1

2
·Θ′(ψ) · ψ̇2 =M(ψ). (6.1)Das Massenträgheitsmoment Θ setzt sih aus einem konstanten Anteil Θc und auseinem vom Kurbelwinkel ψ abhängigen Anteil für den jeweiligen Zylinder zusammen.Der vom Kurbelwinkel abhängige Anteil ist auf den Anteil der hin- und hergehendenMassenkräfte, bezogen auf die Kurbelwelle, zurükzuführen:

Θ(ψ) = Θc +m1 · r2 + (m2 +mK) · r2 · x
′2 +m3 · r2 · (u

′2 + w
′2). (6.2)Durh die Variation des Massenträgheitsmomentes als Funktion des Kurbelwinkelsist auh die 1. Ableitung des Massenträgheitsmomentes in der Bewegungsgleihung(6.1) zu berüksihtigen:

1

2
·Θ′(ψ) = (m2 +mK) · r2 · x′ · x′′ +m3 · r2 · (u′ · u′′ + w′ · w′′). (6.3)In Gleihung (6.3) stellt x′ und x′′ die Kolbengeshwindigkeit und Kolbenbeshleu-nigung dar. Diese hängt vom Kurbelwinkel ψ und dem Pleuelstangenverhältnis λab:

x′ = sinψ +
λ · sinψ · cosψ
√

1− λ2 · sin2 ψ
, (6.4a)

x′′ = cosψ +
λ · cos2 ψ − λ · sin2 ψ + λ3 · sin4 ψ

(

√

1− λ2 · sin2 ψ
)3 . (6.4b)Die Ableitungen von u und w sind ebenfalls Funktionen des Kurbelwinkels ψ undbeshreiben die Aufteilung der Pleuelersatzmasse m3 auf m2 (hin- und hergehendeMassen) und m1 (rotierende Massen) in Abhängigkeit von den Shwerpunktsab-ständen Pleuelstange l1 und l2 sowie der Shwerpunktsabweihung e normal zurPleuellängsahse: 108
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u′ =

l1
l
· x′ + l2

l
· sinψ − e

l
· cosψ , (6.5a)

u′′ =
l1
l
· x′′ + l2

l
· cosψ +

e

l
· sinψ , (6.5b)

w′ =
l2
l
· cosψ +

e

l
· sinψ − e

l
· x′ , (6.5)

w′′ = − l2
l
· sinψ +

e

l
· cosψ − e

l
· x′′ . (6.5d)(6.5e)Über die in Gleihung (6.1) bis (6.3) beshriebenen Zusammenhänge können dieGaskräfte über die kinematishen Zusammenhänge des Kurbeltriebs in eine Tangen-tialkraft am Kurbelzapfen (entspriht bei einem de�nierten Radius r und Kolben�ä-he AK dem Drehmoment M an der Kurbelwelle) umgerehnet werden. Setzt manvoraus, dass die Kurbelwelle ein starrer Körper ist, so können die Tangentialkräftemehrerer Zylinder aufsummiert werden und damit die Summen-Tangentialkraft alsFunktion des Kurbelwinkels an der Kurbelwelle berehnet werden. Die Gaskräfteder einzelnen Zylinder können mit

pTG = pG · x′ = pG ·
[

sinψ +
λ · sinψ · cosψ
√

1− λ2 · sin2 ψ

] (6.6)auf ein vom Kurbelwinkel abhängiges Drehmoment reduziert werden. Das Gasdruk-moment M(ψ) an der Kurbelwelle ergibt sih durh die Multiplikation des Gastan-gentialdruks pTG mit der Kolben�ähe und dem Kurbelradius zu
pTG =

M(ψ)

AK · r . (6.7)Aufgrund dieser kinematishen Zusammenhänge und der vorausgesetzten Verein-fahung mit starrer Kurbelwelle lässt sih das Motormodell erheblih reduzieren. Dasursprünglihe Modell mit kinematishen Kurbeltrieb für alle 4 Zylinder (Masse Kol-ben, Pleuel und Kurbelwelle) und der entsprehenden Zwangsbedingungen (Joints)lässt sih auf ein Massenträgheitsmoment als Funktion des Kurbelwinkels vereinfa-hen (Abbildung der Massenkräfte aller 4 Zylinder). Die Gaskräfte jedes einzelnenZylinders werden in ein Moment, welhes als Summenmoment auf die Kurbelwellewirkt, umgerehnet. Einen Überblik über die Modellreduktion gibt auh Tabelle6.5.1. Es sei jedoh angemerkt, dass durh die deutlih komplexeren Zusammenhän-ge, der auf den Kurbelwinkel reduzierten Therme in Gleihung (6.3), diese deutlihumfangreiher sind verglihen mit der Drehimpulsgleihung des Mittelwertmodells.109
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Abbildung 6.2: Vergleih der Berehnungsergebnisse des Gesamtmodells im Fre-quenzbereih für die motorseitige Drehungleihförmigkeit (MO = Motorordnung)Modell Anzahl der FreiheitsgradeVereinfahter Ansatz zyklusaufgelöst 1Mittelwertmodell 1Tabelle 6.1: Anzahl der Freiheitsgrade für vershiedene MotormodelleDer Vergleih der Berehnungsergebnisse im Zeit- und Frequenzbereih zwishenvereinfahtem und ursprünglihem Modell zeigt eine sehr gute Übereinstimmung.Die Ergebnisse im Frequenzbereih für die 2., 4. und 6. Motorordnung ergeben nurgeringfügige Abweihungen im Amplitudenverlauf der 4. Motorordnung. Hier weistdas vereinfahte Motormodell geringfügig höhere Amplituden als das Basismodellauf. Die Untershiede sind auf die Modellvereinfahungen im Bereih des Pleuels(Zwei-Punkt-Massenaufteilung bei vereinfahtem Modell gegenüber der De�nitionmit Shwerpunkt und Trägheitstensor beim detaillierten Modell) zurükzuführen.
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6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen6.5.2 Untersuhung vershiedener Modellansätze im BereihKardanwelleÜber untershiedlih detaillierte Modellansätze im Bereih der Kardanwelle kön-nen Rükshlüsse auf die Modelldiskretisierung und Parametrierung zur Abbildunghöherfrequenter Drehshwingungen (> 20Hz) abgeleitet werden. Über elastisheKörper werden im Vergleih zu einer Torsionsshwingerkette zusätzlih auh Biege-shwingungen der Kardanwelle mit betrahtet. Damit können Biegeshwingungender Kardanwelle, welhe mit Starrkörpermoden des Hinterahsgetriebes gekoppeltsind und bereits bei einer Frequenz von knapp über 100 Hz auftreten, berüksihtigtwerden. Dadurh wird jedoh die Modellkomplexität erhöht, sodass das Ehtzeit-Verhalten genau zu analysieren ist.Vom mehanishen Aufbau her ist die zweiteilige Kardanwelle über 2 Hardyshei-ben (Gummimetalle) angebunden. Die beiden Wellen sind in der Mitte mit einemGleihlaufvershiebegelenk verbunden und gegenüber der Karosserie mit einem Ela-stomerlager aufgehängt. Am hinteren Teil der Welle ist zudem noh ein Drehshwin-gungstilger direkt an der Hardysheibe montiert. Die in dieser Arbeit betrahtetenModelle der Kardanwelle stellen im Falle der Torsionsshwingerkette eine verzweig-te Shwingerkette (Anbindung Tilger) bzw. eine Torsionsshwingerkette kombiniertmit elastishen Körpern für die beiden Wellenstüke dar. Die einzelnen Massen derShwingerkette stellen die vordere Hardysheibe, den vorderen Teil der Kardanwel-le, das Gleihlaufmittengelenk, den hinteren Teil der Kardanwelle und die hintereHardysheibe mit Tilger (Verzweigung) dar. Im Falle des elastishen Modells beste-hen der vordere und hintere Teil der Kardanwelle aus kondensierten FE-Körpern.
Torsionsshwingerkette (1D)Die zugrunde liegenden Gleihungen für die Torsionsshwingerkette ergeben sihnah [51℄ zu 111
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. (6.8)Für die Bestimmung der Massenträgheitsmomente, Stei�gkeiten und Dämpfun-gen wurde nah Dresig bzw. Lashet [51, 135℄ vorgegangen. Für die beiden Hardy-sheiben und das Gleihlaufmittelgelenk waren nur begrenzt Daten vorhanden, so-dass die Stei�gkeit auf Basis der Gesamtfahrzeugmessungen angeglihen wurde.Bei der Parameterermittlung blieben aufgrund kleiner Durhmesser- bzw. Geo-metrieänderungen der beiden Kardanwellenteilwellen folgende E�ekte unberüksih-tigt:
• Verringerung der Stei�gkeit bei Wellenabsätzen aufgrund des stetigen Kraft-�usses
• Kegelförmige Wellenabshnitte wurden über zylindrishe Wellenteilabshnittediskretisiert (geringfügige Versteifung und Erhöhung der Masse).112



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für ShwingungsuntersuhungenKondensierte elastishe Kardanwelle (3D)Für die kondensierte elastishe Kardanwelle wurde eine statishe und dynami-she Reduktion (Grundlagen siehe Kapitel 3 �Grundlagen zur Berehnung und Op-timierung von Shwingungen in Antriebssystemen� ) angewendet. Für eine hoheRehene�zienz ist es notwendig die Anzahl der dynamishen Freiheitsgrade starkzu reduzieren und nur die für die Anwendung notwendige Anzahl von Moden in derKondensierung zu berüksihtigen. Eine Auswahl der Moden mittels modaler Betei-ligungsfaktoren (engl. modal partiipation fators) wie sie in [222℄ beshrieben ist,wurde wegen der in diesem Frequenzbereih breitbandigen Anregung der Gaskräfteund Shwingungen niht angewendet. Die Anzahl der dynamishen Moden wurdeauf die ersten 4 Moden je Teilwelle (Kardanwelle vorne und hinten) begrenzt. Die inAbbildung 6.3 dargestellten Eigenmoden betre�en nur die Teilwellen. Eine Eigen-modeanalyse des detaillierten O�ine-Modells, welhes im nahfolgenden Kapitel 7noh genau erläutert wird, bestätigt, dass die 1. Torsionseigenmoden der Kardan-welle im Gesamtverband bereits bei a. 70 Hz auftreten (Abbildung 6.4).
Kardanteilwelle vorne Kardanteilwelle hinten

Abbildung 6.3: Berüksihtigte Eigenmoden für die beiden Kardanwellenteilstükebei der modalen Kondensierung: 3 Biegemoden und 1 TorsionsmodeDie Einbeziehung von noh mehr Moden verbessert den Messungs- und Reh-nungsvergleih beim Ehtzeit-Modell niht mehr wesentlih. Es vershlehtert sihdamit aber die Rehenzeit erheblih. Entsheidend für die Ergebnisqualität ist dieBerüksihtigung der 1. Torsionsmode, welhe für die beiden Teilwellen jeweils derFrequenz nah geordnet an 4. Stelle liegt (Starrkörpermoden ausgenommen).Der Messungs- und Rehnungsvergleih der vershiedenen Modellansätze zeigt,dass mit einer geringen Anzahl von Torsionsshwingermassen für die Kardanwelle(je Teilwelle 2 Massenshwinger) die Drehungleihförmigkeit an den Messstellen imModell nur unzureihend abgebildet werden kann. Durh die geringe Diskretisierungist vor allem das Shwingungsverhalten des Tilgers in den Amplituden und Pha-sen deutlih vershoben. Es genügt bereits eine Erhöhung der Diskretisierung auf 5113



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen

Torsionseigenmode Kardanwelle vorne
bei 71,5 Hz

Torsionseigenmode Kardanwelle hinten
bei 69,5 Hz (gekoppelt mit Starrkörper-
moden (Drehschwingungen Hinterachs-
getriebe und Hilfsrahmen)Abbildung 6.4: Torsionseigenmoden Kardanwelle des detaillierten O�ine-ModellsMassenträgheiten um eine vergleihbare Ergebnisqualität zum Detailmodell zu er-reihen. Auÿerdem zeigt sih, dass bereits mit der geringen Anzahl von selektiertenEigenmoden (ersten 4 Eigenmoden) ebenfalls zum Detailmodell eine hervorragendeErgebnisqualität erreiht wird, wie in Abbildung 6.5 und 6.6 dargestellt ist.
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Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle vorne

 

 
Messung
Torsionsmodell mit 2 Massen
Torsionsmodell mit 5 Massen
Modell mit elastischer (3D) Kardanwelle

Abbildung 6.5: Vergleih vershiedener Modellansätze im Bereih Kardanwelle: Er-gebnis Kardanwelle vorne 114
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Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle hinten

 

 
Messung
Torsionsmodell mit 2 Massen
Torsionsmodell mit 5 Massen
Modell mit elastischer (3D) Kardanwelle

Abbildung 6.6: Vergleih vershiedener Modellansätze im Bereih Kardanwelle: Er-gebnis Kardanwelle hinten
6.6 Überprüfung des Modells auf die Abbildbarkeitder realen physikalishen PhänomeneFür den in diesem Kapitel noh später gezeigten systematishen Abgleih zwi-shen Messung und Rehnung mittels nihtlinearer Optimierung ist siherzustellen,dass das zugrunde liegende Modell die interessierenden physikalishen Phänomenekorrekt abbilden kann. Nahfolgend soll anhand des Reifenmodells gezeigt werden,welhe Untershiede in der Ergebnisqualität bei den Drehshwingungen für vershie-den detaillierte Modellansätze erreiht werden können und wie sih diese auh aufdie anderen Messstellen auswirken. Im Unterkapitel 6.8 werden dann die Ein�üsseder Modellgüte auf die Parameteridenti�kation untersuht und dargestellt.6.6.1 Ehtzeitfähige Reifenmodelle zur Untersuhung vonShwingungenBei vielen Ehtzeit-Simulationen werden einfahe Reifenmodelle verwendet, inwelhen das longitudinale und laterale Verhalten des Reifens häu�g über Shlupf-115



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungenkennlinien abgebildet wird. Paejka [167℄ verwendet zur einfahen Beshreibung derShlupfkennlinien die Paejka Magi Formula und bezeihnet das Modell als ein�steady state� Reifenmodell. Rill und Hirshberg greifen in [106℄ beim TMeasy Rei-fenmodell auf einen semiphysikalishen Ansatz zurük. Komplexe physikalishe Rei-fenmodelle wie z. B. FTire [74℄ sind für Ehtzeit-Anwendungen aufgrund der hohenAnzahl von Parametern und Freiheitsgraden und der damit verbunden benötigtenRehenkapazität niht einsetzbar.Beim �Single Contat Point Transient Tire Model� [167℄ wird die Paejka MagiFormula um eine longitudinale und laterale Feder zwishen Felge und Kontaktpunkterweitert (Abbildung 6.7). Nahfolgend werden die zugrunde liegenden Zusammen-hänge in Longitudinalrihtung angeführt. In Lateralrihtung gilt prinzipiell die glei-he Vorgehensweise und Systematik.Das Verhältnis der Gleitgeshwindigkeitskomponenten imKontaktpunkt in Längs-und Querrihtung de�niert den Radshlupf. Die relative Bewegung des Rades gegen-über dem Untergrund verursaht Reaktionskräfte und Momente im Radmittelpunkt.

Abbildung 6.7: Modellansatz für das �single ontat point transient tire model� [167℄Die untershiedlihen Geshwindigkeiten der beiden Punkte S und S ′ (Shlupf-geshwindigkeit in Längsrihtung Vsx und V ′
sx) verursahen ein Auslenken der Feder.Die beiden Punkte be�nden sih in einer Ebene durh die Reifenahse normal zurFahrbahn. Die Ableitungen nah der Zeit für die longitudinale Nahgiebigkeit uergibt sih damit zu 116



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen
du

dt
= − (Vsx − V ′

sx) . (6.9)Die Relaxationslänge σκ beshreibt das Verhältnis von der Reifenstei�gkeit CFx undShlupfstei�gkeit CFκ in Längsrihtung:
σκ =

CFκ

CFx
. (6.10)Über die Gleihung (6.9) kann die Di�erentialgleihung für die Kraft und die lateraleNahgiebigkeit u aufgestellt werden

du

dt
+

1

σκ
|Vx|u = |Vx| κ = −Vsx, (6.11)wobei κ den Shlupf im Kontaktpunkt darstellt. Die lineare Shlupf-Bedingung er-gibt sih aus dem Verhältnis von Nahgiebigkeit zu Relaxationslänge zu
κ′ =

u

σκ
. (6.12)Für die Kraft in Längsrihtung Fx erhält man

Fx = CFκκ
′. (6.13)Für die Relaxationslänge σκ wird nahfolgender Ansatz aus [167℄ verwendet. Inden Ansatz gehen die Reifenparameter pTx1, pTx2, pTx3, λσκ und λFz0 sowie derundeformierte Reifenradius R0 und die nominale Last in Hohrihtung Fz0 ein:

σκ = Fz · (pTx1 + pTx2 · dfz) ∗ epTx3∗dfz · R0

Fz0
· λσκ, (6.14)

dfz = Fz ·
1− λFz0

λFz0
. (6.15)Das Reifenmodell berüksihtigt die Reifendynamik erster Ordnung (System 1.Ordnung). Die Ermittlung der Reifenparameter erfolgte einerseits anhand der gemes-senen Shlupfkennlinien und aufgrund von Erfahrungswerten für einzelne Parame-ter auf Basis von Dimension und Verhalten ähnlihen vorhandenen Reifenmodellen.(Vergleihe dazu Kapitel 5.5 �Experimentelle Untersuhungen� ).Der Messungs- und Rehnungsvergleih des Antriebsstrangmodells mit dem umdas �Single Contat Point Transient Tire Model� erweiterten Reifenmodells führtzu einer deutlih besseren Abbildung der Drehshwingungsamplituden an den Rä-dern (Abbildung 6.8 und 6.9). Die Messung zeigt die Amplitudenüberhöhung amRad vorne bei 1400 min−1 und am Rad hinten bei 1500 min−1. Im Vergleih da-zu zeigt die Rehnung bei gleihem Amplitudenniveau die Überhöhungen identish117
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Hochlauf 3. Gang: Rad rechts vorne

 

 

Messung
SS Reifenmodell
SCPT Reifenmodel

Abbildung 6.8: Vergleih der Drehungleihförmigkeit Rad vorne mit einem SteadyState (SS) Reifenmodell (Paejka Magi Formula) und einem Single Contat Pointtransient Reifenmodell (SCPT)zur Messung bei 1400 min−1 und min−1 für das Rad vorne und hinten. Für Dreh-zahlen n > 2000 min−1 treten Shwingungsamplituden kleiner der Messgrenze (a.0.05 [rad/s℄) auf. Diese können mit der verwendeten Messtehnik niht mehr auf-gelöst werden (Vergleihe dazu auh Kapitel 5.2 �Experimentelle Untersuhungen� ).Mit dem Single Contat Point transient tire model können die Drehshwingun-gen an den Rädern sowohl an der Vorderahse als auh an der Hinterahse deutlihbesser abgebildet werden. Erst durh die zusätzlihe Stei�gkeit für die longitudinaleNahgiebigkeit des Reifens zwishen Felge und Latsh können die Shwingungsam-plituden sowohl in der Frequenzlage als auh im Amplitudenlevel korrekt berehnetwerden.
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Hochlauf 3. Gang: Rad rechts hinten

 

 

Messung
SS Reifenmodell
SCPT Reifenmodel

Abbildung 6.9: Vergleih der Drehungleihförmigkeit Rad hinten mit einem SteadyState (SS) Reifenmodell (Paejka Magi Formula) und einem Single Contat Pointtransient Reifenmodell (SCPT)
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6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen6.7 Systematisher Messungs- und Rehnungsab-gleih mittels nihtlinearer OptimierungDieses Unterkapitel beshreibt die Anwendung von nihtlinearer Optimierungzur Parameteridenti�kation von Teilmodellen (z.B. Elastomerlager) und den syste-matishen Abgleih zwishen Messung und Rehnung für die Gesamtantriebsstrang-modelle. Die theoretishen Grundlagen des hier eingesetzten Optimierungsverfahrenwurden bereits im Kapitel 3.4 �Grundlagen zur Berehnung und Optimierung vonShwingungen in Antriebssystemen� erläutert. In diesem Teilkapitel werden ausge-hend von der mathematishen Beshreibung der Problemstellung die konkrete Um-setzung und die Ergebnisse der Parameteridenti�kation dargestellt.6.7.1 Mathematishe Formulierung der ProblemstellungEin manueller Ansatz mit shrittweiser Analyse des Ein�usses eines jedes Para-meters ist sehr zeitaufwendig und führt vielfah niht zum gewünshten Ergebnisaufgrund von Nihtlinearitäten und des oftmals begrenzten Zeitaufwandes. Auÿer-dem kann das Zusammenwirken vershiedener Parameter ohne geeignete mathema-tishe Ansätze vor allem bei gröÿeren Parameterzahlen händish (vom Ingenieurdurhgeführt) nur mehr shwer überblikt werden. Nihtlineare Optimierung bieteteine e�ziente Methode, um mit Unsiherheiten behaftete Modellparameter basie-rend auf Messungen zu identi�zieren.Für den Optimierungsprozess ist es sehr wihtig, dass das zu Grunde liegende Si-mulationsmodell das aus den Messungen erwartete Shwingungsverhalten abbildenkann.Das Ziel ist, ausgewählte Parameter des Simulationsmodells so zu variieren undshlieÿlih zu identi�zieren, dass die Abweihung im Vergleih zur Messung ein Mini-mum wird. Für die De�nition der Zielfunktion (Qualitätsfunktion) wird ein mathe-matisher Ansatz benötigt, um den Untershied zwishen den Amplitudenverläufenzwishen Messung und Rehnung zu berehnen.Bei der Abstimmung des Gesamtmodells werden die Messdaten im Zeitbereihgemessen (Hohlaufmessungen auf der Rolle) und mittels diskreter Fourier Analyseim Frequenzbereih ausgewertet. Aus den so erhaltenen Campbell Diagrammen wirddie dominierende 2. Motorordnung ermitteln und die vershiedenen Amplitudenkur-ven der einzelnen Messstellen dargestellt. Die Amplitudenkurven sind als diskretex,y-Datenpunkte als Funktion der Frequenz/Drehzahl gegeben.Ebenso können auh die Simulationsergebnisse welhe im Zeitbereih vorliegen120



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungenüber FFT Analyse in den Frequenzbereih gebraht werden und ebenfalls die domi-nierenden 2. Motorordnungen ermittelt werden. Für den Abgleih sollten die Mess-stellen in der Simulation den Messpunkten im Experiment entsprehen. Auÿerdemist es notwendig, dass die Parameter der FFT Analyse für Rehnung und Simulationgleih sind. Die Messkurve einer Messstelle i liegt über diskrete Messpunktepaare
JMi(x, y) vor

JMi =















xMi1 yMi1

xMi2 yMi2

xMi3 yMi3... ...
xMik yMik















. (6.16)Für den Abgleih liegen t vershiedene Messreihen JM1, JM2, JM3, . . . , JMt vor. JedeMessreihe i entspriht einer Messstelle. Liegen für eine Messreihe mehrere Messläufe(Wiederholungsmessungen) vor, so können die vershiedenen Messreihen entspre-hend gemittelt werden und eine mittlere Messreihe für die jeweilige Messstelle iberehnet werden.In der Simulation werden ebenfalls die äquivalent de�nierten Messstellen ausge-wertet und es liegen wie shon bei den Messkurven t vershiedene Berehnungskurven
JR1, JR2, JR3, . . . , JRt vor. Wie shon bei der Messung liegen auh in der Simulationdie Ergebniskurven einer Messstelle i als diskrete Berehnungspunktpaare JRi(x, y)vor

JRi =















xRi1 yRi1

xRi2 yRi2

xRi3 yRi3... ...
xRis yRis















. (6.17)Im Allgemeinen entsprehen die x-Stützstellen xRi der Rehnung und die x-Werte
xMi der Messung einander niht:

xRi 6= xMi. (6.18)Es müssen daher die Werte aus der Berehnung auf die x-Werte der Messung in-terpoliert/extrapoliert werden. Für die Interpolation kann je nah Anwendung z. B.eine lineare, quadratishe, kubishe, spline Interpolation angewendet werden. Damitliegen die Berehnungs- und Messergebnisse mit für alle Messreihen mit gleihenx-Werten vor. Die mit einem Balken geshriebenen Gröÿen x̄Ri und ȳRi entsprehenden interpolierten Werten: 121



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen
JRi =















xRi1 = x̄Mi1 ȳRi1

xRi2 = x̄Mi2 ȳRi2

xRi3 = x̄Mi3 ȳRi3... ...
xRis = x̄Mis ȳRis















. (6.19)Da die einzelnen Messkurven an den untershiedlihen Messstellen ein untershied-lihen Wertebereih aufweisen, werden die Messkurven vorteilhaft auf den Werte-bereih zwishen [0, 1] skaliert. Die Berehnungskurven werden ebenfalls mit dengleihen Skalierungsfaktor wie die dazugehörende Messkurven skaliert:
˜JMi(yMin −min yMi)/(max yMi −min yMi) (6.20)und
J̃Ri(ȳRin −min ȳRi)/(max ȳRi −min ȳRi), (6.21)wobei min yMi und max yMi der kleinste und gröÿte y-Wert der jeweiligen Messstelleund äquivalent für den Index �R� der interpolierten Rehenreihe darstellen. yMinbzw. yRin stellen einen y-Wert der Messung oder der Rehnung dar.Das Zielfunktional J , welhes ein Maÿ für die Abweihung zwishen Messung undRehnung ist, wird anhand der Fehlerquadrate zwishen der normierten Messungund der interpolierten-normierten Rehnung ermittelt. Für die jeweilige Messkurve

i liegen alle normierten y-Werte ˜JMin im Intervall [0, 1]. Die y-Werte der entspre-henden normierten Berehnungskurve J̃Ri können auh Werte gröÿer 1 oder kleiner0 annehmen. Dies hängt nur von der Abweihung ab. Um die vershieden langenMessreihen gleihwertig zu berüksihtigen wird die aufsummierte Abweihung jeMess- und Rehenreihe noh durh die Anzahl der Wertepaare dividiert:
J =

t
∑

i=1

1

s

s
∑

n=1

(

J̃Ri − ˜JMi

)2

. (6.22)Die Qualitätsfunktion J gibt somit die quadratishe, auf [0, 1] normierte Fehlerab-weihung zwishen Messung und Rehnung wieder und kann für die Identi�kationder Parameter in der Optimierungsroutine herangezogen werden.6.8 Systematisher Abgleih von Messung und Reh-nung am GesamtmodellDie Umsetzung der Optimierungsroutine und Qualitätsfunktion erfolgt in derSoftware Matlab [114℄. Hier werden über entsprehende Toolboxen die eingangs be-shriebenen Optimierungsverfahren bereits zur Verfügung gestellt. Prinzipiell könnte122



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungendie Software in jeder geeigneten Skript- oder Programmiersprahe für tehnishe Sy-steme umgesetzt werden.Die Ermittlung der Qualitätsfunktion für eine bestimmte Parameterkon�gurati-on wird in einer Funktion ausgeführt. Die Matlab Optimierungsroutine ruft daherin jeden Iterationsshritt diese Funktion zur Bestimmung der Abweihung zwishenMessung und Rehnung auf.In der Qualitätsfunktion wird das für die Simulation benötigte Input�le (Dymo-la) manipuliert und die von der Optimierungsroutine übergebenen Parameter verän-dert. Im Anshluss wird im Bath-Mode direkt aus Matlab die Berehnung mit demmanipuliertem Input�le gestartet. Ist die Berehnung im Zeitbereih abgeshlossen,so wird das Ergebnis�le eingelesen und die entsprehenden Messstellen als Zeitdatenextrahiert. Im Anshluss werden die Ergebnisse vom Zeitbereih über eine diskreteFFT im Frequenzbereih ausgewertet und die dominierende 2. Motorordnung fürjede Messstelle ermittelt. Nah dem Einlesen der Messergebnisse, welhe shon alsShnitte der 2. Motorordnung vorliegen, können die Berehnungsergebnisse auf dieStützstellen der Messung interpoliert werden. Anshlieÿend werden die Ergebnis-se auf den Wertebereih der Messung normiert und die Summe der quadratishennormierten Fehlerabweihung bestimmt. Der damit erhaltene Wert entspriht derAbweihung und wird an die Optimierungsroutine zurükgegeben.Nahfolgende Tabelle 6.2 gibt einen Überblik über die Optimierungsparameterund eine kurze Beshreibung wie die Startwerte de�niert wurden. Für den Groÿteilwurden empirishe Werte aus der Literatur oder von ähnlihen Modellen verwendet.Vor dem Start der eigentlihen Optimierung wurde noh eine manuelle Anpassungder Parameter, auf Basis der bereits durhgeführten Varianten und Ein�ussstudi-en vorgenommen. Für einige der Parameter waren CAD Daten vorhanden und sokonnten vor allem die Stei�gkeiten gut de�niert werden. Die Seiten- und Getriebe-wellen sind über Getriebestufen und Gelenke verbunden wo komplexe geometrisheZusammenhänge mit Ölkontakt vorhanden sind. Dadurh ist die Bestimmung derStei�gkeit und vor allem der Dämpfung mit groÿen Unsiherheiten verbunden. Inder Literatur [135, 51℄ sind grobe Anhaltswerte für derartige Teilsysteme zu �nden(siehe dazu auh Tabelle 6.3).Mit der Optimierungsroutine wird über den gesamten Drehzahlbereih eine guteÜbereinstimmung erreiht (siehe Abbildungen 6.15 bis 6.20). Qualitativ ergibt siheine Verbesserung der normierten Abweihung von -73.5% (siehe Tabelle 6.8). DieOptimierungsroutine wählt die Dämpfungen verglihen zu Literaturangaben eherhoh. Lashet bzw. Dresig gibt in [135, 51℄ für Wellen im Vergleih deutlih niedri-gere Dämpfungswerte an. Eine Sensitivitätsstudie der Dämpfungswerte zeigt, dasseine Verringerung der Dämpfungswerte um den Faktor 10 nah wie vor zu einer sehrguten Übereinstimmung des Vergleihes Messung und Rehnung führt (normierte123



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen

Abbildung 6.10: Shematishe Darstellung Funktionsweise Optimierungsroutine inMatlab [81℄Abweihung -61.2% in Tabelle 6.8).
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6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für ShwingungsuntersuhungenNr. Parameter Abshätzung Startwert1 Primäre Stei�gkeit Getriebe über CAD Daten2 Primäre Dämpfung Getriebe grob über Literatur3 Sekundäre Stei�gkeit Getriebe über CAD Daten4 Sekundäre Dämpfung Getriebe grob über Literatur5 Stei�gkeit Hardysheibe vorne grob über Literatur6 Dämpfung Hardysheibe vorne grob über Literatur7 Stei�gkeit Gleihlaufvershiebegelenk über CAD DatenKardanwelle8 Dämpfung Gleihlaufvershiebegelenk grob über LiteraturKardanwelle9 Stei�gkeit Hardysheibe hinten grob10 Dämpfung Hardysheibe hinten grob11 Stei�gkeit Seitenwellen vorne über CAD Daten12 Dämpfung Seitenwellen vorne grob über Literatur13 Stei�gkeit Seitenwellen hinten über CAD Daten14 Dämpfung Seitenwellen hinten grob über LiteraturTabelle 6.2: Ermittlung der ParameterwerteNr. Parameter Startwert Abgeglihener Wert1 Primäre Stei�gkeit Getriebe _G1 10313 [Nm/rad℄ 7210 [Nm/rad℄2 Primäre Dämpfung Getriebe d_G1 1.6 [Nms/rad℄ 1.36 [Nms/rad℄3 Sekundäre Stei�gkeit Getriebe _G2 14323 [Nm/rad 12165 [Nm/rad℄4 Sekundäre Dämpfung Getriebe d_G2 2.29 [Nms/rad℄ 2.65 [Nms/rad℄5 Stei�gkeit Hardysheibe vorne _Hf 3839 [Nm/rad℄ 6066 [Nm/rad℄6 Dämpfung Hardysheibe vorne d_Hf 0.29 [Nms/rad℄ 8.82 [Nms/rad℄7 Stei�gkeit Gleihlaufver- 37242 [Nm/rad℄ 14256 [Nm/rad℄shiebegelenk Kardanwelle _MG8 Dämpfung Gleihlaufver- 0.06 [Nms/rad℄ 0.77 [Nms/rad℄shiebegelenk Kardanwelle d_MG9 Stei�gkeit Hardysheibe hinten _Hr 3839 [Nm/rad℄ 5728 [Nm/rad℄10 Dämpfung Hardysheibe hinten d_Hr 0.29 [Nms/rad℄ 10.6 [Nms/rad℄11 Stei�gkeiten Seitenwellen vorne _GWv 10600 [Nm/rad℄ 14221 [Nm/rad℄12 Dämpfung Seitenwellen vorne d_GWv 0.06 [Nms/rad℄ 0.77 [Nms/rad℄13 Stei�gkeit Seitenwellen hinten _GWh 8021 [Nm/rad℄ 12766 [Nm/rad℄14 Dämpfung Seitenwellen hinten d_GWh 0.06 [Nms/rad℄ 0.32 [Nms/rad℄Tabelle 6.3: Ergebnis der Parameteridenti�kation mittels nihtlinearer Optimierung125
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Normierte Abweihung Optimierungsstart 0.9721Normierte Abweihung Optimierungsende 0.2581 (-73.5%)Normierte Abweihung Optimierungsende 0.3770 (-61.2%)mit korrigierter Dämpfung (0.1)Tabelle 6.4: Bewertung der Modellverbesserung über die normierte Fehlerabweihung
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6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen6.9 Untersuhungen zur ParametersensitivitätDie Jakobi-Matrix, die den Zusammenhang zwishen den Funktionswerten f undden Parametern p darstellt, wird über numerishe Di�erentiation des Zielfunktionalsnah den einzelnen Parametern ermittelt. In einem bestimmten Optimierungspunktbeshreibt sie mit ihren Einträgen die Parametersensitivität der einzelnen Optimie-rungsparameter und kann zur Analyse des nihtlinearen Modellverhaltens und zurdetaillierten Untersuhung der Parameteroptimierung herangezogen werden.Nahfolgend sind die Einträge der Jakobi-Matrix in jedem Iterationsshritt ndargestellt. Mit der Vorwärts-Di�erenzenformel wird der Gradient von f in jedemIterationsshritt der Optimierungsroutine bestimmt. Dazu sind n × m Funktions-aufrufe notwendig, mit m der Anzahl der Parameter:
∂f(p)

∂pi
≈ f(p, pi + ǫ pi)− f(p)

ǫ
. (6.23)
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Abbildung 6.11: Darstellung der Parametersensitivitäten in Abhängigkeit der ein-zelnen Iterationsshritte bei der OptimierungAbbildung 6.11 zeigt, dass in den ersten Iterationsshritten, die gröÿten Gradien-ten einzelner Parameter vorliegen. Diese treten bei den Parametern Dämpfung desMittelgelenks d_MG, Dämpfung der Seitenwellen hinten d_GWh und Dämpfung127



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungender Seitenwellen vorne d_GWv auf. Mit dem Fortshreiten der Optimierung wer-den die Gradienten deutlih geringer (Abbildung 6.12). Es zeigt sih jedoh, dassbestimmte Parameter in einzelnen Iterationsshritten bis zum Optimierungsendeimmer wieder �gröÿere� Gradienten aufweisen.
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Abbildung 6.12: Detaildarstellung der Parametersensivitäten in Abhängigkeit dereinzelnen Iterationsshritte bei der Optimierung zur Analyse der Iterationsshritte
> 10Vergleiht man in diesem Zusammenhang die Ergebnisse auh noh mit dennormierten Verläufen der Parameter (Abbildung 6.13), dann ist erkennbar, dass indiesen Parameterrihtungen keine groÿen Optimierungsshritte mehr gemaht wer-den. Der Optimierer berehnet hier nur mehr sehr geringe Abstiegslängen mit einernur mehr geringen Verbesserungen des Zielfunktionals (Abbildung 6.14).Aus diesen Zusammenhängen lässt sih shlieÿen, dass das de�nierte Zielfunktio-nal für die untersuhten Parameter ein stark nihtlineares Modellverhalten aufweist.Es kann bereits mit wenigen Parametershritten eine deutlihe Verbesserung desZielfunktionals erreiht werden, aber aufgrund des im gesamten Parameterraum vor-handenen nihtlinearem Verhaltens des Zielfunktionals, birgt dies jedoh die Gefahrnah nur wenigen Iterationen in einem niht zufriedenstellendem lokalem Minimumhängen zu bleiben. Die Optimalitätsbedingungen der Optimierungsroutine dürfendaher niht zu �groÿzügig� gesetzt werden (siehe Tabelle 6.9).128
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Abbildung 6.13: Darstellung der normierten Parameterwerte (auf Endwert 1 nor-miert) in Abhängigkeit der einzelnen Iterationsshritte bei der OptimierungMaximale Anzahl von Iterationen 400Maximale Anzahl von Funktionsaufrufen 100 × Anzahl der VariablenToleranz Änderung Suhrihtung 1.0e-6Toleranz Änderung Funktionswert 1.0e-6Tabelle 6.5: Verwendete OptimierungsparameterBei der Optimierung wurden a. 600 Funktionsaufrufe durhgeführt. Die gesamteOptimierung hat a. 20 Stunden in Anspruh genommen.

129



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen

0 10 20 30 40
0

0.5

1

1.5

Iterationen

Z
ie

lfu
nk

tio
na

l

 

 
Norm. quadr. Fehlerabw.
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6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen6.10 Ergebnisse Ehtzeit-ModelleEin detaillierter Überblik mit Diskussion der Ergebnisse der erreihten Modell-verbesserungen mittels nihtlinearer Optimierung wird nahfolgend gegeben.
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Hochlauf 3. Gang: Zweimassenschwungrad
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Abbildung 6.15: Vergleih der Abweihung zwishen Messung und Rehnung vor undnah Optimierung: ZMSDie Drehungleihförmigkeiten am Zweimassenshwungrad werden durh die Op-timierung kaum beein�usst. Die Stei�gkeits- und Dämpfungsparameter des Zwei-massenshwungrades waren keine Parameter für die Optimierung, da die Überein-stimmung zur Messung in Charakteristik und Amplitudenhöhe bereits gut abge-bildet ist. Im Zuge der Parameteridenti�ktaon ist im unteren Drehzahlbereih bisa. 2000 min−1 kein Ein�uss zwishen der Ergebnisse vor und nah der Optimie-rung erkennbar. Erst für höhere Drehzahlen zeigt sih eine geringfügige Reduktionder Shwingamplituden, welhe zu einer leihten Verbesserung des Messungs- undRehnungsabgleihes führt.
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Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle vorne
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Abbildung 6.16: Vergleih der Abweihung zwishen Messung und Rehnung vor undnah Optimierung: Kardanwelle vorneFür die Messstellen im Bereih der Kardanwelle (Kardanwelle vorne, Kardanwel-le hinten und Kardanwelle Tilger) zeigt die Parameteridenti�kation eine deutliheVerbesserung im Vergleih zum Ausgangsmodell. Die Amplitudenverläufe Kardan-welle vorne und hinten werden im Verlauf mit dem Maximum bei a. 1550 min−1und den anshlieÿenden Abfall auf ein niedrigeres Amplitudenniveau deutlih bes-ser abgebildet. Die deutlihste Verbesserung wird für Drehzahlen > 1800 min−1 fürdie Messstelle Kardanwelle hinten erreiht. Die Parameter des Tilgers wurden imRahmen der Parameteridenti�kation niht abgeglihen und es zeigen sih hier, wieshon bei den Shwingungen am Zweimassenshwungrad, geringfügige Beein�ussun-gen durh die geänderten Shwingungsamplituden der Kardanwelle hinten.
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6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für ShwingungsuntersuhungenDie Berehnungsergebnisse für das Rad vorne und hinten führen durh die niht-lineare Optimierung zu einer geringfügigen Anhebung und Verbesserung der Ampli-tudenverläufe im Bereih der maximalen Amplituden bei 1400 min−1. Verbesserun-gen des Reifenmodells wurden bereits im Zuge der Untersuhungen über die beidenReifenmodelle (Single Contat Point Transient Tire Model und Steady State TireModel) erarbeitet.
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Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle hinten
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Abbildung 6.17: Vergleih der Abweihung zwishen Messung und Rehnung vor undnah Optimierung: Kardanwelle hinten
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Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle Tilger
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Abbildung 6.18: Vergleih der Abweihung zwishen Messung und Rehnung vor undnah Optimierung: Kardanwelle Tilger 134
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Hochlauf 3. Gang: Rad rechts vorne
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Abbildung 6.19: Vergleih der Abweihung zwishen Messung und Rehnung vor undnah Optimierung: Rad vorne
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Hochlauf 3. Gang: Rad rechts vorne
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Abbildung 6.20: Vergleih der Abweihung zwishen Messung und Rehnung vor undnah Optimierung: Rad hinten 135



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für ShwingungsuntersuhungenProzessor AMD Opteron, 2.6 GHz64 kB L1 data ahe, 64 kB L1 instrution ahe1 MB L2 aheSpeiher 256 MB DDR-400 SDRAM (Applikation)128 MB SDR SDRAM(Globaler Speiher für Austaush mit Host)2 MB on board �ash Speiher für die BootsoftwareFlash Speiher für Applikation Compat FlashTimer 3 general-purpose timerSynhronous time base unit (STBU)für MehrprozessorsystemeInterrupt bis zu 20 Interrupt QuellenontrollerSerielle RS232 Shnittstelle mit Standard UARTShnittstellen (max. Transferrate 112.5 KbaudShnittstellen PHS++ bus interfaezu I/O Boards 32-bit I/O Bus für modulare Kon�gurationSpitzentransferrate 20 MB/s,für neuere Shnittstellenkarten 30 MB/sbis zu 64 PHS bus interuptsHost für PX10 und PX20 SystemeTabelle 6.6: Spezi�kation dSpae Ehtzeitsystem mit 1006 Prozessor Karte6.11 Test der Ehtzeit-Modelle auf einer Hardwarein the Loop PlattformUm die Antriebsstrangmodelle für Ehtzeit-Anwendungen hinsihtlih der Re-henperformane näher zu untersuhen, wurden die Modelle auf einer Ehtzeitplatt-form getestet. Die Tests wurden auf einem dSpae System mit DS1006 ProessorBoard durhgeführt (Tabelle 6.6).Aktuell können nur die Torsionsmodelle für die Ehtzeitplattform kompiliert undauf dem dSpae Target simuliert werden. Die Bibliothek für elastishe (3D) Körperist nah wie vor im beta release Status und kann derzeit nur auf Windows Systemensimuliert werden (Kompilierung nur für Windows vorhanden). Um einen Anhalts-wert für die benötigte Rehenkapazität zu geben wurden die Berehnungszeiten mitBerehnungen auf einem O�ine-Standard-PC abgeshätzt. Mit dem Torsionsmodellwird derzeit auf der dSpae Ehtzeitplattform eine um den Faktor 10-mal shnellereals Ehtzeit Rehenperformane erreiht. Auf Basis von Erfahrungswerten für die be-nötigte Rehenkapazität für die noh niht enthaltenen Shnittstellenprozesse (beitypishen HiL-Anwendungen im Bereih Antriebsstrang) kann mit groÿer Siherheit136



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für ShwingungsuntersuhungenAntriebsstrangmodell Rehenshrittweite EhtzeitfaktorBasis Torsionsmodell 1.0 ms 0.1Modell mit elastisher (3D) Kardanwelle 0.2 ms 1.0** Abshätzung über O�ine-SimulationTabelle 6.7: Vergleih der Ehtzeitfähigkeit des Antriebsstrangmodells (Basis Torsi-onsmodell) und des Modells mit elastisher (3D) KardanwelleAntriebsstrangmodell Verbesserung CPU Zeit in %Torsionsmodell mitverbessertem Motormodell -42Modell mit elastisher (3D) Kardanwelleund verbessertem Motormodell -18** Abshätzung über O�ine-SimulationTabelle 6.8: Vergleih der Verbesserung der Ehtzeitfähigkeit des Basis Antriebs-strangmodells (Torsionsshwingerkette) und des Modells mit �exibler Kardanwellemit verbessertem Motormodelldavon ausgegangen werden, dass das Torsionsmodell ehtzeitfähig ist (Tabelle 6.7).Das Modell mit elastishen (3D) Körpern wurde hinsihtlih der Ehtzeitfähigkeitbasierend auf den Verhältnis der Rehenzeiten zwishen HiL Plattform und Stan-dard PC verglihen.Die Ehtzeitfähigkeit wird daher für das Modell mit elastishen (3D) Körpernauf einer Ehtzeitplattform derzeit niht gegeben sein (Abshätzung aufgrund vonErfahrungswerten). Als Integrationsverfahren wurde bei beiden Modellen ein RungeKutta Integrator 4. Ordnung mit konst. Shrittweite eingesetzt. Das Modell mit ela-stisher (3D) Kardanwelle benötigt eine doppelt so groÿe Sampling Rate von 5000kHz (konst. Rehenshrittweite = 0.2 ms).Die Verbesserungen des Motormodells wirken sih auf die beiden Modelle un-tershiedlih aus. Das Modell mit elastisher (3D) Kardanwelle hat gegenüber demTorsionsmodell eine um den Faktor von a. 4 höhere Rehenzeit, welhe auf diezusätzlihen Freiheitsgrade aufgrund der kondensierten Körper und die verkleinerteRehenshrittweite zurükzuführen sind (Tabelle 6.8).Das Torsionsmodell mit 5 Massen je Kardanteilwelle zeigt, dass die kürzeste Be-rehnungsdauer nur mit einem impliziten Integrationsverfahren erreiht wird (Im-pliziter Euler Integrator, Sampling Rate 1 kHz). Mit dem Runge Kutta Verfahren 4.Ordnung ist die konst. Shrittweite weiter zu reduzieren um eine stabile Simulationzu erreihen. Diese Verkleinerung der Rehenshrittweite wirkt sih nahteilig aufdie Rehenperformane aus. 137



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für ShwingungsuntersuhungenAntriebsstrangmodell Verbesserung CPU Zeit in %Torsionsmodell mit verbessertem Motormodell,Reifenmodell und angepassterRehenshrittweite -15Modell mit elastisher (3D) Kardanwelle undverbessertem Motormodell, Reifenmodellund angepasster Rehenshrittweite -30** Abshätzung über O�ine-SimulationTabelle 6.9: Vergleih der Verbesserung der Ehtzeitfähigkeit des Basis Antriebs-strangmodells (Basis Torsionsmodell) und des Modells mit elastisher (3D) Kardan-welle mit verbessertem Motormodell, Reifenmodell und angepasster Rehenshritt-weiteDie Erweiterung des Reifenmodells zeigt niht nur eine deutlihe Verbesserungder Ergebnisqualität sondern es ergibt sih auh ein Rehenzeitvorteil, der vor al-lem beim Modell mit der elastishen (3D) Kardanwelle zum Tragen kommt (Tabelle6.9). Durh die Modellverbesserungen kann die Stabilität des Di�erentialgleihungs-systems verbessert werden und bei einer gröÿeren Rehenshrittweite simuliert wer-den (Rehenshrittweite 0.34 ms, Sampling Rate 3 kHz).In Zusammenarbeit mit der Firma Dynasim wurde die Modal Body Bibliothekzur Einbindung der kondensierten elastishen Körpern verbessert. In der Grundver-sion beruht sie auf externem C-Code. In der verbesserten Variante wird die SIDStruktur (Daten�le mit speziellem Format, in welhem die kondensierten Matrizengespeihert sind) als Modelia-Reord manuell gespeihert. Diese Vorgehensweisehat den Nahteil, dass sie für groÿe Modelle ungeeignet ist (zu groÿer Reord) unddass die Animation niht möglih ist. Im Gegenzug ergibt sih ein weiterer Rehen-zeitvorteil von a. 32 %, so dass in Summe bezogen auf das Ausgangsmodell eineVerbesserung von 61% erreiht wird. Shätzt man auf Basis des Torsionsmodells wel-hes auf dem dSpae System getestet wurde mit dem o�ine berehneten Modell mitelastisher (3D) Kardanwelle ab, so kann der Faktor Simulationszeit zu Rehenzeitauf unter 0.4 reduziert werden (Tabelle 6.10). Auf Basis von Erfahrungswerten fürdie Shnittstellenprozesse bleibt aufgrund der Rehenzeit und erforderlihen Shritt-weite ein Einsatz für HiL System jedoh grenzwertig.
6.12 Grenzen von Ehtzeit-ModellenEs konnte über die Berehnungszeiten bei O�ine-Simulationen abgeshätzt wer-den, dass die Einbindung elastisher (3D) Körper in der Simulationsumgebung Dy-138



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für ShwingungsuntersuhungenAntriebsstrangmodell Rehen- Ehtzeit-shrittweite faktorBasis Torsionsmodell 1.0 ms 0.1Verbessertes Modell mit 0.34 ms 0.4*elastisher (3D) Kardanwelle* Abshätzung über O�ine-SimulationTabelle 6.10: Vergleih der Verbesserung der Ehtzeitfähigkeit des Basis Antriebs-strangmodells (Basis Torsionsmodell) und des Modells mit elastisher (3D) Kardan-welle mit verbessertem Motormodell, Reifenmodell, angepasster Rehenshrittweiteund SID Struktur für Modal Body BibliothekO�ine-Standard-PC:hp xw4550 WorkstationDual Core AMD Opteron; Taktfrequenz 3.00 GHz2 GB RAM DDR-2 667 MHz1MB L2 Cahe/Core, FSB 1GHzDymola 7.1 auf Windows XPTabelle 6.11: Hardware- und Softwarespezi�kationen des verwendeten Rehners fürdie O�ine-Simulationenmola in Zukunft möglih sein sollte. Auf entsprehend leistungsstarken Ehtzeit-plattformen könnten derartige Modelle berehnet werden. Es bedarf noh einer Wei-terentwiklung der verwendeten Software (Dymola), sodass derartige Modelle auhfür gängige Ehtzeitplattformen kompiliert werden können.Zunehmend an Grenzen stöÿt die Simulation jedoh mit der Berüksihtigungvon weiteren E�ekten und damit einhergehenden zusätzlihen Freiheitsgraden. Beider Betrahtung von gekoppelten Dreh- und Biegeshwingungen der �exiblen Kar-danwelle und von Shwingungen des Hinterahsgetriebes und des Hilfsrahmens Hin-terahse erhöht sih die Rehenzeit nohmals deutlih. In diesem Zusammenhangwurde in 2 Detaillierungsstufen die Ergebnisqualität und die zusätzlih benötigteRehenzeit untersuht. Dafür wurde ein Modell aufgebaut, in welhem nur das Hin-terahsgetriebe elastish gelagert ist (Detaillierungsstufe 1, Abbildung 6.21). DasHinterahsgetriebe selbst ist als Starrkörper mit 6 Freiheitsgraden modelliert. Andrei Positionen ist das Hinterahsgetriebe über 3 Lagerelemente gegenüber der Star-ren Karosserie aufgehängt. Die Lagerelemente berüksihtigen die nihtlinearen Stei-�gkeitsverläufe in allen 3 Ahsrihtungen über Kraft-Weg-Gesetzte.In der Detaillierungsstufe 2 ist das Hinterahsgetriebe im Hilfsrahmen gelagert,welher wiederum zur Karosserie elastish aufgehängt ist. Der Hilfsrahmen ist wieshon das Hinterahsgetriebe als Starrkörper mit 6 Freiheitsgraden abgebildet und139
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Abbildung 6.22: Erweitertes Antriebsstrangmodell mit elastishen Körpern für diebeiden Kardanwellenteilwellen und über 3 Aggregatlager im 4 fah elastish gelager-tem Hilfsrahmen Hinterahse gelagertes HinterahsgetriebeSimulation).Der Messungs- und Rehnungsvergleih der beiden Modellvarianten (Detaillie-rungsstufe 1 und 2) zeigt deutlih, dass mit zusätzliher Berüksihtigung der ela-stish Aufhängung des Hilfsrahmens die Beshleunigungen an den de�nierten Mess-stellen deutlih besser abgebildet werden.Für die beiden Auswertestellen Hilfsrahmen vorne und hinten (Abbildung 6.23und 6.24) ergeben sih für einzelne Rihtungen über gewisse Drehzahlbereihe zumTeil gute Übereinstimmungen und bei anderen Messstellen und Drehzahlbereihenhingegen wieder eine shlehtere Übereinstimmung. Es ist kein eindeutiger Trend für141



6. Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für ShwingungsuntersuhungenAntriebsstrangmodell Rehen- Ehtzeit-shrittweite faktorBasis Torsionsmodell 1.0 ms 0.1Verbessertes Modell mit �exibler Kardanwelle 0.34 ms 0.4*Verbessertes Modell mit �exibler Kardanwelle, 0.34 ms 0.6*elastish gelagertem HinterahsgetriebeVerbessertes Modell mit �exibler Kardanwelle, 0.34 ms 0.8*elastish gelagertem Hinterahsgetriebeund Hilfsrahmen* Abshätzung über O�ine-SimulationTabelle 6.12: Vergleih der Ehtzeitfähigkeit des Basis Antriebsstrangmodells (Torsi-onsshwingerkette), des verbesserten Modells mit �exibler Kardanwelle, des verbes-serten Modells �exibler Kardanwelle und mit elastish gelagertem Hinterahsgetriebeund des Modells mit �exibler Kardanwelle mit elastish gelagertem Hinterahsge-triebe und Hilfsrahmendie Abweihungen erkennbar. Vor allem die beiden y-Rihtungen (Abbildung 6.23(b)6.24(b)) stimmen in der Charakteristik und Amplitudenhöhe gut mit der Messungüberein.Der Messungs- und Rehnungsvergleih der Beshleunigungen am Hinterahsge-triebe (Abbildungen 6.25 bis 6.27) zeigt für die beiden Modellvarianten sowohl inder Charakteristik und Amplitudenhöhe zum Teil deutlih untershiedlihe Ergeb-nisse. Durh die zusätzlihe Aufhängung des Hilfsrahmens Hinterahse werden dieCharakteristik und Amplitudenhöhe mit signi�kant besserer Übereinstimmung wie-dergegeben. Wie shon bei den Messstellen Hilfsrahmen ist kein eindeutiger Trendfür die Abweihungen erkennbar. Au�allend ist, dass an der Messstelle Hinterahs-getriebe vorne links (Abbildung 6.25) beide Modellvarianten in der Charakteristikdie Messung gut wiedergeben. Vom Amplitudenniveau zeigt die Variante mit zusätz-lih gelagertem Hilfsrahmen leihte Vorteile. Um das Shwingverhalten Hinterahse,vor allem hinsihtlih des Amplitudenniveaus der Shwingungen des Hinterahsge-triebes, mit guter Qualität vorhersagen zu können, ist es notwendig das gesamteShwingungssystem inklusive dem Hilfsrahmen in die Simulation einzubinden.
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() z-RihtungAbbildung 6.23: Messungs- und Rehnungsvergleih der Beshleunigungen (Ampli-tudenverlauf 2. Motorordnung) Hilfsrahmen vorne (Abbildung 6.23(a): x-Rihtung,Abbildung 6.23(b): y-Rihtung und Abbildung 6.23(a): z-Rihtung) für das Modellmit elastish gelagertem Hilfsrahmen und elastish gelagertem Hinterahsgetriebe(HAG & Hilfsrahmen gelagert)
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HAG & HRH gelagert() z-RihtungAbbildung 6.24: Messungs- und Rehnungsvergleih der Beshleunigungen (Ampli-tudenverlauf 2. Motorordnung) Hilfsrahmen hinten (Abbildung 6.24(a): x-Rihtung,Abbildung 6.24(b): y-Rihtung und Abbildung 6.24(): z-Rihtung) für das Modellmit elastish gelagertem Hilfsrahmen und elastish gelagertem Hinterahsgetriebe(HAG & Hilfsrahmen gelagert)
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() z-RihtungAbbildung 6.25: Messungs- und Rehnungsvergleih der Beshleunigungen (Ampli-tudenverlauf 2. Motorordnung) Hinterahsgetriebe vorne links (Abbildung 6.25(a):x-Rihtung, Abbildung 6.25(b): y-Rihtung und Abbildung 6.25(): z-Rihtung) fürdas Modell mit elastish gelagertem Hinterahsgetriebe (HAG gelagert) und demModell mit elastish gelagertem Hinterahsgetriebe und Hilfsrahmen (HAG & HRHgelagert)
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HAG & HRH gelagert() z-RihtungAbbildung 6.26: Messungs- und Rehnungsvergleih der Beshleunigungen (Ampli-tudenverlauf 2. Motorordnung) Hinterahsgetriebe hinten links (Abbildung 6.26(a):x-Rihtung, Abbildung 6.26(b): y-Rihtung und Abbildung 6.26(): z-Rihtung) fürdas Modell mit elastish gelagertem Hinterahsgetriebe (HAG gelagert) und demModell mit elastish gelagertem Hinterahsgetriebe und Hilfsrahmen (HAG & HRHgelagert)
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() z-RihtungAbbildung 6.27: Messungs- und Rehnungsvergleih der Beshleunigungen (Ampli-tudenverlauf 2. Motorordnung) Hinterahsgetriebe hinten rehts (Abbildung 6.27(a):x-Rihtung, Abbildung 6.27(b): y-Rihtung und Abbildung 6.26(): z-Rihtung) fürdas Modell mit elastish gelagertem Hinterahsgetriebe (HAG gelagert) und demModell mit elastish gelagertem Hinterahsgetriebe und Hilfsrahmen (HAG & HRHgelagert)
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7. Aufbau eines O�ine-Modells fürdas Geräushphänomen BoomDieses Kapitel gliedert sih in fünf Teilkapitel. Zu Beginn werden die Herkunftund Ableitung des Basismodells erläutert. Dabei wird auh näher auf den Aufbau,die Modellbildung und Parametrierung eingegangen. Danah wird die shrittweiseModellvalidierung und -verbesserung zusammengefasst. Es folgen dabei detaillier-te Untersuhungen zum dynamishen Verhalten von nihtlinearen Teilsystemen desAntriebsstranges. Aus den Analysen abgeleitet, kann eine verallgemeinerbare Vorge-hensweise zur Simulation von Shwingungen in Antriebssystemen de�niert werden.Wie shon im vorangegangenen Kapitel 6.8 �Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodellefür Shwingungsuntersuhungen� gezeigt, wird die Methode der Parameteridenti�-kation über einen systematishen Messungs- und Rehnungsabgleih, basierend aufnihtlinearer Optimierung, auh auf das detaillierte O�ine-Modell übertragen undangewendet. Die Methode muss dazu jedoh erweitert und angepasst werden. AmEnde werden die Ergebnisse basierend auf der shrittweisen Modellvalidierung unddem systematishen Messungs- und Rehnungsabgleih zusammengefasst und mitden Ergebnissen des Ehtzeit-Modells verglihen und diskutiert.7.1 Basismodelle für Shwingungsuntersuhungen imAntriebsstrangIn der industriellen Praxis werden die MKS-Modelle für Shwingungsuntersuh-ungen im Antriebsstrang übliherweise aus Fahrdynamik-Modellen zur Untersu-hung des Fahrverhaltens (Quer- und Längsdynamik) abgeleitet, sofern niht bereitsSimulationsmodelle von Vorgängerfahrzeugen oder Derivaten zur Verfügung stehen.Fahrdynamikmodelle weisen für deren Anwendung angepasste und entsprehend de-taillierte Abbildungen der relevanten Teilsysteme wie vor allem von Radaufhängungund Reifen auf. Die Abbildung des Reifens, als Shnittstelle zwishen dem Fahr-zeug und der Umwelt (Straÿe), wird für die Optimierung der Fahrzeuglängs- undquerdynamik häu�g über �steady state� Reifenmodelle [167℄ abgebildet. Im Bereihder Radaufhängung wird die Ahskinematik und -elastokinematik unter Berük-149



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boomsihtigung des elastishen Verhaltens von Fahrwerkslenkern, sofern dieses für dieRadführung von Bedeutung ist, berüksihtigt. Fahrdynamishe Untersuhungenstellen übliherweise tie�requente Shwingungsphänomene (< 10 Hz) dar und dieFahrzeugquer- und -längsdynamik kann mit derartigen Modellansätzen mit ausrei-hender Ergebnisqualität abgebildet werden. Mit Hilfe der Mehrkörpersimulationkann somit das zu erwartende Fahrverhalten und die Stabilität des realen Fahrzeugssimuliert und optimiert werden.Der Antriebstrang von Simulationsmodellen zur Untersuhung der Quer- undLängsdynamik ist übliherweise stark reduziert und vereinfaht. Das Antriebsmo-ment des Verbrennungsmotors wird häu�g über ein Kennfeld mit Drehzahl undLastabhängigkeit modelliert (Mittelwertmodell). Die Momentenübertragung zu denRädern ist meist mit wenigen Massen, welhe über ideale Feder Dämpfer Elemen-te verbunden sind, implementiert. Für die Modelle von Getriebe und Ahsgetriebewerden kinematishe Übersetzungen zu Grunde gelegt. Die Momentenübertragungund -aufteilung vom Antriebsaggregat zu den Rädern kann damit für Fahrdynamik-untersuhungen ausreihend abgebildet werden.Für Untersuhungen von Shwingungen im Antriebsstrang im Frequenzbereihbis 150 Hz müssen derartige Basismodelle verfeinert werden. Es muss dazu sowohldie Anregung als auh das Übertragungsverhalten in den Fahrzeugaufbau im Fre-quenzbereih bis a. 150 Hz verbessert werden. Bei der Simulation von Drehshwin-gungen und damit verbundenen Geräushphänomenen ist die Haupterregerquelledie Drehungleihförmigkeit der Verbrennungskraftmashine. Für die Analyse vonfahrbahnerregten Shwingungen, die in dieser Arbeit aber niht näher betrahtetwerden, sind die Modelle in vergleihbarer Weise, mit dem Fokus Radaufhängungund Hohdynamik unter Einbezug des Reifens, zu verfeinern.Über das dynamishe Übertragungsverhalten der vershiedenen Teilsysteme wer-den die Shwingungen des Antriebsstranges abhängig vom Systemzustand entwederverstärkt oder verringert(gedämpft). Für eine genaue Abbildung des betrahtetenGeräushphänomens Boom sind alle relevanten Teilsysteme mit ihrem gröÿtenteilsnihtlinearen Übertragungsverhalten in entsprehender Qualität abzubilden.Das in dieser Arbeit verwendete MKS-Basismodell ist in einer kommerziell erhält-lihen Mehrkörpersimulationssoftware (MSC ADAMS [204℄) aufgebaut und bestehtrein aus Starrkörpern. Dieser Stand von Detaillierung und Bedatung sind typishfür die ersten Berehnungsphasen im Entwiklungsprozess von Antriebssträngen.Das Motormodell ist bereits dazu ausgelegt die Anregung der Gas- und Massenkräf-te abzubilden. Es besteht aus dem Gehäuse und dem Kurbeltrieb mit kinematishenBindungen und ist gegenüber der Karosserie an den Lagerstellen mit Feder-DämpferElementen (Kraft-Weg-Gesetze und ideale viskose Dämpfungen) aufgehängt. Auf dieKolben wirken, in Abhängigkeit des Kurbelwinkels und der aktuellen Drehzahl über150



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomDynamishe Freiheitsgrade 134Anzahl der bewegten Körper 121Anzahl der Bindungen* 136Tabelle 7.1: Eigenshaften des MKS-Basismodells (*je Bindung können mehrereFHG eingeshränkt werden)ein hinterlegtes Kennfeld, die Gaskräfte.Das Zweimassenshwungrad besteht aus der Primär- und Sekundärmasse ver-bunden mit einer ideal elastisher Feder und einem ideal viskosem Dämpfer (Kelvin-Voigt Modell).Das Getriebe und PTO (Leistungsverzweigung - Power Take O�)besteht ausmehreren Massen, welhe über zwei kinematishe Übersetzungen (Primär und Se-kundärübersetzung) und idealen Feder-Dämpfer Elementen gekoppelt sind. Die ge-teilte Kardanwelle und die beiden Hardy Sheiben bestehen jeweils aus 2 Massen.Die Verbindung der einzelnen Massen erfolgt über lineare Stei�gkeiten und entspre-hende Bindungen (Knikfreiheitsgrad Hardy Sheiben und Gleihlaufmittelgelenk).Auÿerdem ist die Kardanwelle über das Mittelgelenk gegenüber dem Fahrzeugaufbauelastish gelagert (3 dimensionale Feder-Dämpfer-Elemente mit hinterlegten Kraft-Weg-Gesetzen).Das Modell der Haldex-Kupplung verbindet die Eingangs- und Ausgangswellestarr und lässt damit keinen Shlupf zu. An die Haldex-Kupplung shlieÿt das Hin-terahsdi�erential bestehend aus Massen für die Zahnräder, kinematisher Abbil-dung des Winkeltriebs und der Di�erentialbedingungen an (Momentenverteilung).Zusammen sind die Haldex-Kupplung und das Ahsgetriebe als Hinterahsgetriebe(Starrkörper) gegenüber dem Hilfsrahmen elastish gelagert (3 Lagerstellen, wobeidie Gummimetalle über Kraft-Weg-Gesetze und ideale viskose Dämpfungen abge-bildet werden).Als Reifenmodell wird die Paejka Formel verwendet und der Aufbau (Karosse-rie) ist als Starrkörper, mit entsprehenden Anbindungen zu den Lagerstellen Motor-getriebeverband, Hilfsrahmen Hinterahse, Vorderahsradaufhängung, Kardanwel-lenmittelgelenk und Längslenker Hinterahse modelliert. Abbildung 7.1 gibt einenÜberblik über den Modellaufbau und Tabelle 7.1 über die Anzahl der Freiheitsgra-de, Bindungen und Körper.
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7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom

Abbildung 7.1: Basis MKS-Gesamtfahrzeugmodel zur Untersuhung von Shwingun-gen des Antriebsstranges
152



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom7.2 Shrittweise Modellvalidierung und -verbesser-ungIn [78, 80℄ sind vom Autor dieser Arbeit an diesem Modell durhgeführte Mo-dellverfeinerungen und -validierungen detailliert beshrieben. Es sei hier nahfolgendeine Zusammenfassung der durhgeführten Untersuhungen und ein Überblik überdie daraus geshlossenen Rükshlüsse auf Modellbildung und Ergebnisqualität an-geführt.Für den Modellabgleih wurde auf eine systematishe Vorgehensweise [78℄ zu-rükgegri�en, bei welher eine shrittweise Modellvalidierung der einzelnen Subsy-steme durhgeführt wird. Im Anshluss an die Modellveri�kation und -verbesserungauf Teilsystemebene wird das veränderte Subsystem wieder im Gesamtmodell be-rehnet und der Messung gegenübergestellt (Abbildung 7.2).Die Berehnungen des Gesamtsystems werden mit Messungen auf der Akustik-rolle gegenübergestellt. Bei den Messungen wurden sowohl die Drehshwingungenals auh Beshleunigungen an den Koppelstellen zum Fahrzeugaufbau aufgezeih-net (vergleihe mit Kapitel 5.2 �Experimentelle Untersuhungen� ). Das Manöverauf der Rolle entspriht dem Fahrmanöver in der Simulationsumgebung. Es handeltsih um eine Beshleunigung unter Volllast im 3. Gang mit einer Fahrbahnsteigungvon 5%. Die Ergebnisse der Berehnung und Messung werden im Frequenzbereihmittels FFT analysiert. Für den Vergleih werden die Amplitudenverläufe der domi-nierenden 2. Motorordnung verglihen. Diese weist im Frequenzbereih bis a. 100Hz deutlih erkennbar die gröÿte Anregung auf.Über eine detaillierte Analyse der Teilsysteme des Gesamtmodells und den Ab-weihungen zwishen Messung und Rehnung sowohl auf Gesamtmodell- als auh aufTeilmodellebene können Modellverbesserungen abgeleitet werden. Die Teilsystemewerden über gezielte Parameter- und Sensitivitätsstudien hinsihtlih ihres Shwin-gungsverhaltens und nihtlinearen Übertragungsverhaltens analysiert und shritt-weise verbessert. Nah dem ein Teilsystem validiert wurde, wird das Gesamtmodellneu berehnet und mit den Gesamtfahrzeugmessungen verglihen. Aufgrund dermöglihen gegenseitigen Beein�ussung der Teilsysteme (Lashet et all. [134, 135,136, 137℄) ist es wihtig, dabei immer Ergebnisse des Gesamtmodells zu vergleihen.Nah Abshluss der Analyse der relevanten Teilsysteme und nah Vorliegen derbeim Vergleih Messung mit Rehnung auf Gesamtmodellebene gewünshten Er-gebnisqualität ist die shrittweise Modellverbesserung abgeshlossen. Es resultiertein verbessertes und mit Messungen validiertes Modell. Über die shrittweise durh-geführten Modellvalidierungen wird eine verallgemeinerbare Vorgehensweise für diePhänomenabbildung de�niert werden. Diese kann auh für den Modellabgleih vonähnlihen Geräushphänomenen angewendet werden.153
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Abbildung 7.2: Shrittweise systematishe Vorgehensweise für den Abgleih zwishenMessung und RehnungIm Zuge der shrittweisen Verbesserung des Gesamtfahrzeugmodells wurden dasReifenmodell, die Ahskinematik und -elastokinematik, die Haldex-Kupplung, dieKardanwelle und die Hinterahsradaufhängung mit Zwishenrahmen im Detail ana-lysiert (elastishes Verhalten der Rahmenstruktur und das Übertragungsverhaltenvon Gummimetallen). Folgende Aspekte werden betrahtet:Ahskinematik und -elastokinematikÜber die Ahskinematik und -elastokinematik wird die räumlihe Bewegung desRades gegenüber dem Fahrzeugaufbau und der Fahrbahn in Abhängigkeit der angrei-fenden Kräfte de�niert. Die Konstruktion der Radaufhängung mit den Anlenkungs-punkten der Fahrwerkslenker zum Fahrzeugaufbau bestimmen Ort und Rihtungder Shnittkräfte zwishen Fahrwerk und Karosserie.154



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom

Abbildung 7.3: Messungs- und Rehnungsvergleih der Radnormalkraft und Radfe-derrate [77℄Über den Vergleih von am Ahsmessprüfstand gemessener und mittels MKS-Simulation gerehneter Radfederrate, Sturz und Vorlaufwinkel können die Ahski-nematik und -elastokinematik validiert werden. Über die korrekte Abbildung derAhskinematik und -elastokinematik kann indirekt bestätigt werden, dass Ort undRihtung der in den Aufbau eingeleiteten Kräfte korrekt sind. Es kann jedoh keineAussage über das Shwingverhalten (Eigenfrequenzen, Dämpfung) gemaht werden,da ein quasistatishes Einfedern durhgeführt wird.Haldex-KupplungIm Basismodell ist die Haldex-Kupplung als starre Verbindung zwishen derAntriebsseite (Kardanwelle) und der Abtriebsseite (Eingang Hinterahsdi�erential)modelliert. Aufgrund ihres Aufbaus und Funktionsprinzips (Vergleihe Kapitel 4�Beshreibung des Versuhsträgers� ) ist zum Drukaufbau und sperren der Kupp-lung immer eine Drehzahldi�erenz zwishen Vorder- und Hinterahse notwendig.Damit kann die Haldex-Kupplung nie vollkommen geshlossen sein und Momentübertragen. Es muss somit immer ein Shlupf zwishen Eingang und Ausgang ver-bleiben um ein Moment zu übertragen. Damit ist niht auszushlieÿen, dass derShlupf in der Kupplung auh das Drehshwingungsverhalten beein�usst.155



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom

Abbildung 7.4: Messungs- und Rehnungsvergleih der Drehungleihförmigkeit Kar-danwelle hinten mit starrer und shlupfender Haldex-Kupplung [77℄Berehnungsvarianten mit idealisierter geshlossener und shlupfender Kupplungzeigen für die Auswertung der Drehshwingungen im Bereih Kardanwelle und amRad nur geringe Untershiede in den Amplitudenverläufen. Für die Volllastbeshleu-nigung kann damit der Ein�uss des Shlupfes vernahlässigt werden und eine Model-lierung mit �xierter Haldex-Kupplung ist ausreihend für eine korrekte Abbildungdes Drehshwingungsverhaltens. Die Analyse der Rollenkräfte bestätigt auÿerdemannähernd gleihverteilte Momente zwishen Vorder- und Hinterahse (Abbildung7.4).Modell HinterahsradaufhängungHinsihtlih der Shwingungsanregung im Bereih der Hinterahse ist der Hilfs-rahmen von besonderem Interesse, da er einerseits das Hinterahsgetriebe zum Fahr-zeugaufbau zwishenlagert und damit entkoppelt. Ebenso sind die Lenker der Hinter-ahsradaufhängung am Hilfsrahmen angebunden. Eine Ausnahme stellt der Längs-lenker dar, der direkt mit der Karosserie verbunden ist, um eine steife Längsab-stützung des Fahrwerks zu gewährleisten. Im Bereih der Hinterahse kann sih derHilfsrahmen und der Längslenker aufgrund des geometrishen Aufbaus unter Bela-156



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boomstungen verformen und zu globalen Eigenshwingungen angeregt werden. Um diesenEin�uss zu Untersuhen wurden der Hilfsrahmen und die Längslenker als elastisheKörper in das Modell eingebunden. Die Analyse des Eigenshwingungsverhaltenszeigt für beide Bauteile, dass die ersten Moden deutlihe auÿerhalb des betrahte-ten Brumm-Frequenzbereihes liegen (>200 Hz). Dennoh zeigen Berehnungsver-gleihe mit �exiblen und starren Hilfsrahmen, dass es einerseits zu untershiedlihenKraftamplituden und anderen Kraftrihtungen (geänderte Anbindungsposition) zuden Nahbarsystemen (vor allem Fahrzeugaufbau) kommt. Mit diesen Untersuhun-gen kann bestätigt werden, dass für den Hilfsrahmen Hinterahse und Längslenkerkein direkter Eigenshwingungsein�uss besteht, dass jedoh ein erhebliher Ein�ussaufgrund der elastishen Verformung mit veränderten Rihtungen und Amplitudender Kräfte besteht (Abbildung 7.5).Im Bereih der Hinterahse wurde in einem weiteren Shritt auh das nihtli-neare Übertragungsverhalten der Elastomerlager untersuht. Die dynamishe Ver-messung relevanter Lager zeigt einen niht unerheblihen Anstieg der Stei�gkeit umden Faktor 1,5 bis 2,0 über der Frequenz, der auh in der Literatur beshrieben ist[51, 228℄. Durh die Einbindung der dynamishen Stei�gkeit bei 50 Hz unter denim Betrieb auftretenden Vorlasten, konnte der Messungs- und Rehnungsvergleiherheblih verbessert werden. Vor allem im unteren Drehzahlbereih zeigt sih einedeutlih bessere Abbildung des Shwingungsverhaltens im Vergleih zur Messung.Der Ein�uss der Modellbildung und Parametrierung Elastomerlager im Bereih Hin-terahse wurde noh weiter in [81℄ analysiert und wird in nahfolgenden Kapitel 7.4�Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom� noh genauer er-läutert und dargestellt.KardanwellenmodellDie im Ehtzeit-Modell untersuhte Vorgehensweise mit elastishen Körpern imBereih der Kardanwelle wurden auh auf das O�ine-Modelle übertragen. Die Ana-lyse der Berehnungsergebnisse verglihen mit dem Basismodell (2 MassenshwingerKardanwelle) zeigt wie bereits shon bei den Ehtzeit-Modellen dargestellt gröÿereAbweihungen zur Messung. Die Eigenshwingung des Tilgers kann aufgrund ei-nes niht korrekten Drehshwingungsverhaltens am hinteren Ende der Kardanwelleniht korrekt wiedergegeben werden. Mit �exiblen Körpern wird das Drehshwin-gungsverhalten deutlih besser abgebildet. Zudem können mit dem Modell auhBiegeshwingungen untersuht werden, wie noh gezeigt werden soll.ReifenmodellBeim Ehtzeit-Modell wurde bereits eine detaillierte Analyse des Reifenmodellsdurhgeführt. Durh die Einbindung der Nahgiebigkeit des Reifenlatshes in Längs-rihtung über eine Elastizität (Feder) konnte das Shwingungsverhalten im Ver-157



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomDrehshwingungen:Verfeinerung des Kardanwellenmodells ++Reifenmodell (Empirish/Physikalish) 0Shlupf Haldex-Kupplung 0Beshleunigungen Hinterahse (Hilfsrahmen, Längslenker)Anregungsänderung(Kräfte) aufgrund des elastishen Verhaltens ++Eigenshwingungsverhalten (elastish) 0dyn. Stei�gkeit Elastomerlager ++Tabelle 7.2: Zusammenfassung der shrittweisen Modellvalidierung und deren Aus-wirkung auf den Vergleih mit Messergebnissen (++ . . . stark, 0 . . . kaum) [78℄gleih zur Messung deutlih verbessert werden. Diese Modellrihtlinien wurden beimO�ine-Modell bereits berüksihtigt. Zusätzlih wurde mit dem physikalishen Rei-fenmodell FTire analysiert, ob durh ein sehr detailliertes Reifenmodell noh weitereModellverbesserungen vor allem in Hinblik auf höhere Frequenzen (30 - 100 Hz)erreiht werden können. Der Vergleih der Drehshwingungen (Abbildung 7.6) zwi-shen einem FTire Reifenmodell mit der Dimension 205 55 R16 mit einem gleihemPaejka Modell und dem originalem Paejka-Modell (195 65 R15) zeigt ein fast iden-tishes Verhalten 1. Sowohl das Drehshwingungsverhalten im Resonanzbereih (a.45 Hz), als auh das Abklingverhalten bei gröÿeren Frequenzen wird fast identishabgebildet. Das Drehshwingungsverhalten wird damit mit dem Paejka Reifenmo-dell mit ausreihender Ergebnisqualität wiedergegeben.Tabelle 7.2 gibt einen Überblik über die durhgeführten Modellvalidierung undderen Auswirkung auf die Verbesserung der Ergebnisqualität.7.3 Analyse des nihtlinearen Shwingungsverhal-tens im AntriebsstrangIm Bereih des Triebstranges gibt es zahlreihe Teilsysteme, die ein stark niht-lineares Übertragungsverhalten aufweisen. Von besonderem Interesse für die in die-ser Arbeit untersuhte Antriebskon�guration ist die Abbildung des Zweimassen-shwungrades und der Elastomerlager, die zur Aggregatlagerung und zur Anbindungder Lenker im Bereih des Fahrwerks eingesetzt werden. Nahfolgend wird auf dieModellbildung und -parametrierung dieser beiden Systeme näher eingegangen unddas nihtlineare Übertragungsverhalten noh im Detail analysiert.1Für den Abgleih stand nur ein FTire Modell mit ähnliher Dimension zur Verfügung158



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom7.3.1 Modellbildung und Simulation des Zweimassenshwung-radesDas Zweimassenshwungrad ermögliht eine deutlih bessere Shwingungsabkop-pelung der Verbrennungskraftmashine gegenüber dem restlihen Antriebsstrang alskonventionelle Torsionsdämpfer, die nur in einem begrenztem Drehzahlbereih wir-ken. Es kann damit der Shwingungskomfort hinsihtlih Brummen und Rasselndeutlih verbessert werden (Vergleihe Kapitel 1.2 �Einleitung� ).Das im Versuhsfahrzeug verbaute Zweimassenshwungrad (ZMS) ist ein heutestandardmäÿig verwendetes Bogenfeder ZMS. Die Primär- und Sekundärmasse wirdüber 2 Bogenfedern, welhe in einem Federkanal in der Primärmasse geführt werden,verbunden. In der Simulation werden für das ZMS vershiedenste Ansätze verwendet:
• Variante 1: Lineare Feder-Dämpferelemente (Kelvin-Voigt-Modell)
• Variante 2: Nihtlineare Feder-Dämpfer-Elemente (Kraft-Weg-Gesetz) mit Mo-dellierung der Leerlaufabkoppelung und des Anshlages
• Variante 3: Nihtlineare Feder-Dämpfer-Elemente mit drehzahlabhängigen Stei-�gkeits- und Dämpfungswerten zur Abbildung des Fliehkraftein�usses
• Variante 4: Physikalishe ZMS Modelle mit Berüksihtigung der Federmasse,der Reibung im Kanal und von KontaktenDie Modellierung der ersten 3 ZMS Varianten ist in gängigen MKS-Simulations-umgebungen verhältnismäÿig einfah, da hierfür bereits vorhandene Verbindungs-elemente (Torsionsfeder und -dämpfer) zur Verfügung stehen. Die Parametrierungvon Variante 1 und 2 kann über die vorhandenen statishen Kennlinien (Momentüber Winkel) ebenfalls einfah durhgeführt werden. Für die Parametrierung vonVariante 3 sind übliherweise keine Kennlinien vorhanden, welhe die Abhängigkeitder Stei�gkeit und Dämpfung von der Drehzahl beshreiben. Eine Vermessung desZweimassenshwungrades auf einem speziellen Komponentenprüfstand, wo derartigeKennlinien experimentell ermittelt werden können, ist kosten- und zeitintensiv undnur über spezielle Versuhseinrihtungen möglih [207℄.Lineare Feder-Dämpferelement werden übliherweise für Eigenshwingungsana-lysen des Antriebsstranges verwendet. Dazu wird der gesamte Triebstrang als Tor-sionsshwingerkette abgebildet und kann hinsihtlih der ersten Shwingungsformen(Rukeln) analysiert werden [193℄. Um den Shwingungskomfort detaillierter undgenauer untersuhen zu können, z. B. hinsihtlih der Leerlaufabkoppelung und desAnshlagverhaltens, ist es notwendig den nihtlinearen Momentenverlauf über demDrehweg einzubinden [18, 194℄. 159



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomMit einem physikalishen ZMS Modell kann das nihtlineare dynamishe Ver-halten ebenfalls detailliert untersuht werden [127, 187, 218℄. Beim Modellaufbaumüssen die relevanten mehanishen Phänomene korrekt abgebildet werden:
• Masseein�uss der Feder
• Reibung der Feder im Federkanal gegenüber der Primärmasse
• Fliehkraftein�uss der Feder aufgrund der Rotation
• Radiale Kraft beim Stauhen der Feder
• Kontakt zwishen den Federmassen, der Primär- und Sekundärmasse.Abbildung 7.7 zeigt die am an der Federmasse mn angreifenden Kräfte. Es be-zeihnen FSD die Feder- und Dämpferkräfte zwishen den Federmassen. Diese kön-nen in eine tangentiale und radiale Kraft zerlegt werden. Durh die Rotation desZMS wirkt auf die Federmasse die Fliehkraft FZ . In Tangentialrihtung sind zu-sätzlih auh noh die Trägheitskräfte der Federmasse aufgrund der aktuellen Be-shleunigung zu berüksihtigen. Alle Kraftanteile in radialer Rihtung multipliziertmit dem Reibwert ergeben die Reibkraft zwishen Primärmasse und Federmasse. DieRihtung der Reibungskraft µ ·FN,n ergibt sih aufgrund der Relativgeshwindigkeit.Der Modellaufbau von physikalishen ZMS Modellen ist in der Literatur detail-liert beshrieben [127, 187, 218℄. Das hier aufgebaute physikalishe Modell ist aneine derartige Vorgehensweise angelehnt und direkt in der MKS-Umgebung aufge-baut. Diese Vorgehensweise hat den Vorteil, dass keine Subroutinen programmiertund implementiert werden müssen und dass auh keine Co-Simulation notwendigist. Damit kann eine einfahe Handhabung des Modells gewährleistet werden. DasModell ist parametrisiert aufgebaut und erlaubt es über eine Eingabemaske die Mo-dellparameter wie Durhmesser, Massen, Reibung, Kontaktbedingungen usw. ein-fah festzulegen.Abbildung 7.8 zeigt den ZMS Modellaufbau in der MKS-Umgebung ADAMS.Die beiden Bogenfedern sind dabei über je 7 Massen diskretisiert. Die Masseanzahlwurden auf Basis von Anhaltswerten aus der Literatur gewählt [218℄. Die einzel-nen Federmassen der beiden Bogenfedern sind mit Feder-Dämpferelementen ver-knüpft. Durh das Kräftegleihgewiht und den Fliehkraftein�uss ergibt sih dieradiale Kraftkomponente je Masse, welhe in die Berehnung der Kontaktreibungzwishen der Federmasse und der Primärmasse eingeht. Die Reibung zwishen denFedermassen und dem Federkanal (Primärmasse) ist direkt im �Revolute Joint� zwi-shen Primärmasse und Federkanal implementiert. Als Reibradius ist der Federka-nalradius de�niert. Die Parameterwerte für Gleit- und Haftreibung werden über dieEingabemaske für die Modellparameter gesetzt. Die einzelnen Federmassen sowie dieAnbindung über die beiden Absätze an den Enden der beiden Federkanäle sind mit160



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomZMS Model Modellbildung ParametrierbarkeitLineares Feder-Dämpfer-Element 0 0Nihtlineares Feder-Dämpfer-Element 0 +Nihtlineares drehzahlabhängigesDämpferelement + ++physikalishes ZMS Modell ++ +Tabelle 7.3: Bewertung der Modellbildung und Parametrierung von vershiedenenModellansätzen für das Zweimassenshwungrad (++ . . . groÿer Aufwand bzw. Pa-rameterermittlung shwierig)in der MKS-Umgebung vorde�nierten Kontaktelementen verbunden. Die Parameterfür Kontaktstei�gkeit, Eindringtiefe und Kontaktdämpfung werden wie shon beiden Reibelementen über die globale Parametereingabe de�niert.Der Groÿteil der Parameterwerte ist aus den Konstruktionsdaten und statishenKennlinien ermittelbar. Für die Reibung im Federkanal wird in der Literatur einWert von a. 0.1 (Stahl auf Stahl geshmiert) vorgeshlagen [129℄. Für die Kontakt-bedingungen wurden für die Stei�gkeiten und Dämpfungen Werte aus der Standard-literatur gewählt [51℄.Die Modellbildung und Parametrierung der vershiedenen ZMS Modelle kannfolgendermaÿen zusammengefasst und beurteilt werden:Den gröÿten Aufwand (Bewertung mit ++ in Tabelle 7.3.1) in der Modellbil-dung bereitet das physikalishe Modell. Die restlihen Modelle sind vergleihsweiseeinfah (bewertet mit + bzw. 0) zu erstellen. Die Parametrierbarkeit des linearenund nihtlinearen Feder-Dämpferelementes ist einfah (bewertet mit 0) über die sta-tishen Kennlinien, die übliherweise vorhanden sind, durhzuführen. Beim physi-kalishen ZMS Modell sind eine Vielzahl von Parametern notwendig, jedoh könnendiese aus der Konstruktion und den statishen Kennlinien ermittelt werden. Für dieReibkoe�zienten und die Kontaktparameter gibt es Anhaltswerte in der Literaturwelhe als quasi konstant zu betrahten sind. Für eine drehzahlabhängige Stei�gkeitund Dämpfung ist die Ermittlung der Parameter shwierig (bewertet mit ++), daMesswerte übliherweise niht vorhanden sind. Nahfolgend wird eine Vorgehenswei-se gezeigt, wie der drehzahlabhängige Stei�gkeits- und Dämpfungsverlauf aus denErgebnissen des physikalishen ZMS Modells einfah und e�zient ermittelt werdenkann [51℄.Die Vorgehensweise beruht auf der Analyse der Momenten-Winkel-Hysterese-shleifen bei vershiedenen Drehzahlen (Abbildung 7.9). Aus der Hystereseshleifewerden die dynamishe Stei�gkeit und der Verlustwinkel ermittelt. Der Verlustwinkelkann dann über die Stei�gkeit und Frequenz in eine viskose Dämpfung umgerehnet161



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boomwerden.Der Verdrehwinkel kann über die relative Verdrehung zwishen Primär- und Se-kundärmasse ermittelt werden. Das Moment zwishen den beiden Shwungmassen(MZMS) kann niht direkt berehnet werden, da sih dieses aus vershiedenen Antei-len zusammensetzt (Reibkräfte im Federkanal, Federkräfte, Massenkräfte der Feder-elemente). Über das Shnittmoment zwishen Kurbelwelle und Primärmasse (MKW )und die Beshleunigung der Primärmasse (ω̇Pri) kann das gesuhte Moment über dasMomentengleihgewiht an der Primärmasse wie folgt ermittelt werden:
MKW +MZMS = JPriω̇Pri. (7.1)Die dynamishe Stei�gkeit cdyn und der Verlustwinkel φ werden nah [51℄ über fol-gende Zusammenhänge ermittelt:

cdyn =
M̂

α̂
, (7.2)

φ = arcsin

(

AHysterese

M̂α̂π

)

. (7.3)Der Verlustwinkel φ kann über
d =

sin φcdyn
2πω

(7.4)direkt in eine viskose Dämpfung umgerehnet werden. Für die Kreisfrequenz ω wurdedie Frequenz der dominierenden 2. Motorordnung zu Grunde gelegt (siehe Abbildung7.10).Die Analyse der dynamishen Stei�gkeit und des Dämpfungsverhaltens des Zwei-massenshwungrades zeigt, dass die Stei�gkeit über der Drehzahl näherungsweise ex-ponentiell ansteigt. Die errehnete ideale viskose Dämpfung zeigt einen annäherndkonstanten Verlauf über der Drehzahl. Betrahtet man direkt den Verlustwinkel, sozeigt dieser ebenfalls einen exponentiellen Anstieg wie die Stei�gkeit.Die Ergebnisse mit dem physikalishen, nihtlinearen und drehzahlabhängigenModell zeigen das gleihe Verhalten sowohl im Zeit- als auh im Frequenzbereih(Abbildung 7.11). Mit dem vereinfahten Modell mit drehzahlabhängiger (frequenz-abhängiger) Stei�gkeit kann das Shwingungsverhalten des Zweimassenshwungra-des mit gleiher Genauigkeit wie mit dem physikalishem Modell abgebildet wer-den. Die ermittelten Kennlinien gelten jedoh nur für den untersuhten Lastzustandund das analysierte ZMS. Das vereinfahte phänomenologishe ZMS Modell bieteteinen erheblihen Rehenzeitvorteil und wurde daher auh shon bei der Ehtzeit-Simulation eingesetzt. Mit der eben vorgestellten Vorgehensweise kann der Nahteil162



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boomder Parametrierbarkeit auf Basis eines detaillierteren physikalishen Modells aufge-hoben werden.7.4 Modellbildung und Simulation ElastomerlagerDer Fokus dieser Analyse liegt bei Elastomerlagern wie sie zur Shwingungsent-koppelung im Bereih der Hinterahse verwendet werden. Im Bereih der Motorla-ger, die heute übliherweise hydraulish ausgeführt sind, stehen bereits eine Vielzahlvon detaillierten Modellansätzen zur Verfügung [203, 146, 147, 145℄. Im Bereih derHinterahsradaufhängung (Hilfsrahmen und Hinterahsgetriebe) werden in der Si-mulation nah wie vor einfahe Kelvin-Voigt Modelle eingesetzt. Mit Nahfolgen-der Untersuhung soll das nihtlineare Modellverhalten und dessen Ein�uss auf dieShwingungsanregung im Bereih der Hinterahse detailliert untersuht werden.In der Mehrkörpersimulation stehen zur Abbildung von Elastomerlagern ver-shiedene Ansätze zur Verfügung. Häu�g werden nah wie vor Kelvin-Voigt Modelle,die sih aus der Parallelshaltung einer idealen elastishen Stei�gkeit und Viskositätergeben, eingesetzt. Beim nihtlinearen Modellverhalten wird meist nur das progres-sive/degressive Stei�gkeitsverhalten über Kraft-Weg-Gesetzte berüksihtigt, jedohniht die nihtlineare Frequenzabhängigkeit.Bei harmonisher Weganregung q = q̂ sinωt ergeben sih für ein lineares Feder-Dämpfer Element nah [51℄ für die Stei�gkeit c und die Dämpfung d folgende Zu-sammenhänge für die resultierende Kraft F (t):
F (t) = cq̂ sinωt+ dq̂ω cosωt. (7.5)Die dynamishe Stei�gkeit cdyn und der Verlustwinkel φ ergeben sih durh Trennender sin und cos Anteile zu

cdyn =
√
c2 + b2ω2 (7.6)und

sinφ =
bω

c
. (7.7)Das Kelvin-Voigt-Modell generiert unterhalb einer bestimmten Grenzfrequenz f ∗gegenüber dem realen Shwingungsverhalten einen zu geringen Verlustwinkel undoberhalb einen zu groÿen Verlustwinkel. Das Verhalten

f ∗ =
sin φc

2πb
(7.8)163



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boomist gleihbedeutend mit einem zu gering gedämpften Systemverhalten bei niedrigenFrequenzen und mit einem zu stark gedämpften Verhalten oberhalb der Grenzfre-quenz f ∗. Die dynamishe Stei�gkeit cdyn ist über der Frequenz nur minimal anstei-gend und entspriht damit ebenfalls niht dem versteifendem Verhalten von Elasto-merlagern bei höheren Frequenzen (Abbildung 7.12).Weitere Modelle zur Abbildung der nihtlinearen Übertragungseigenshaften sindin [228℄ beshrieben. Diese Modelle sind in kommerziellen Mehrkörpersimulations-programmen noh niht verfügbar und nur mit erheblihem Mehraufwand imple-mentierbar (z. B. über selbst programmierte Subroutinen). Zudem weisen derartigeModelle häu�g eine gröÿere Anzahl von Parametern auf, deren Bestimmung oftmalsshwierig und mit zusätzlihen Unsiherheiten verbunden ist. Derartige Modelle wer-den in dieser Arbeit niht verwendet.In [170℄ wird ein einfahes Modell zur Abbildung von Elastomer- und Hydrola-gern beshrieben, welhes über vorhandene Messungen einfah zu parametrieren istund eine übersihtlihe Anzahl von Modellparameter aufweist.Der Ansatz besteht aus 2 Modulen zur Abbildung der Frequenzabhängigkeitund Amplitudenabhängigkeit. Das lineare Modul zur Darstellung der Frequenzab-hängigkeit stellt eine parallel und Serienshaltung von ideal elastishen Federele-menten und viskosen Dämpferelementen dar. Abbildung 7.13 zeigt die Anordnungder Feder-Dämpfer-Elemente. Es besteht aus 4 Parametern C1, α, β und γ:
α =

C2

C1
, (7.9a)

β =
d2
d1

, (7.9b)
γ =

d1
c1
. (7.9)Die innere Wegkoordinate z kann berehnet werden über

ż =
1

1 + β
·
(

ẋ− α

γ
· z
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. (7.10)Damit ergibt sih die resultierende Kraft des linearen Moduls Flin zu [170℄
C1x+ C2z + d2ż = d1(ẋ− ż)Flin = C1(x+ γ · (ẋ− ż)). (7.11)Das Modul zur Abbildung der Amplitudenabhängigkeit bildet die innere Werk-sto�reibung im Elastomermaterial ab. Der Ansatz beruht auf einer Logarithmus-funktion und ist in [170℄ näher beshrieben. Das nihtlineare Modul zur Abbildung164



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boomder Amplitudenabhängigkeit hat 2 Parameter.Eine Analyse der Vershiebungen in den Elastomerlagern für den Volllasthoh-lauf hat ergeben, dass die Wegamplituden in der Gröÿenordnung von a. 0.1 mmliegen und nur geringfügige Shwankungen zu höheren oder niedrigeren Amplitu-den aufweisen. Der Ein�uss der Amplitudenabhängigkeit kann damit vernahlässigtwerden und wird im Modell auh niht berüksihtigt.Um jedoh die korrekten Vorlasten bei der Messung zu berüksihtigen, wurdendie Lagerkräfte in den einzelnen Ahsrihtungen anhand der Berehnungsergebnisseanalysiert. Unter Verwendung des linearen Modells wurde die Vorlast (Gesamtkraft- dynamisher Anteil) je Lager und Rihtung ermittelt. Bei der dynamishen Ver-messung am Komponentenprüfstand wurden die gemittelten Werte über die Hoh-laufdauer für die Vorlasten als Randbedingung für die Messung vorgegeben.Mit Hilfe der am Komponentenprüfstand durhgeführten Messungen unter Be-rüksihtigung der rehnerish ermittelten Vorlasten und der abgeshätzten Shwin-gungsamplituden kann das Lagermodell nah Pfe�er parametriert werden.Die Identi�kation der Modellparameter wird mittels Minimierung der kleinstenFehlerquadrate zwishen Messung und Rehnung mit harmonisher Weganregungdurhgeführt. Dazu wird sowohl die Abweihung der dynamishen Stei�gkeit, alsauh die des Verlustwinkels mit einbezogen. Zusätzlih wurde auh eine Anpassungnur auf den Verlustwinkel und nur auf die dynamishe Stei�gkeit alleine durh-geführt. Bei der kombinierten Abstimmung sind nur Verlustwinkel mit geringerenGewihtungsfaktoren angeführt, da, wie später noh gezeigt wird die Dämpfung ver-glihen mit der Stei�gkeit einen niht so starken Ein�uss auf die Ergebnisqualitätaufweist. Die beiden Summenfunktionen
JAmpl =

∑

(Am,i −Ar,i)
2,

Jφ =
∑

(φm,i − φr,i)
2,

(7.12)welhe die Abweihung zwishen Messung Am, φm und Rehnung Ar, φr für den Ver-lauf der dynamishen Stei�gkeit und des Verlustwinkels über der Frequenz darstellen,können über die Faktoren λA und λphi untershiedlih gewihtet werden:
J(p) = λA · JAmpl + λφ · Jφ, mit p = C1, α, β, γ. (7.13)Die Ergebnisse der Parameteridenti�kation zeigen (Abbildung 7.14), dass einegleihwertige Anpassung von dynamisher Stei�gkeit (λA = 1) und Verlustwinkel(λφ = 1)) gröÿere Abweihungen bei der Parameteranpassung bewirken. Bei einer165



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomAnpassung rein auf die dynamishe Stei�gkeit (λA = 1 und λφ = 0) bzw. bei Anpas-sung auf den Verlustwinkel (λA = 0 und λφ = 1) zeigt sih, dass dann die Messkurveentweder für die dynamishe Stei�gkeit oder für den Verlustwinkel gut angenähertwird. Es ergeben sih aber dann deutlihere Abweihungen im Verlauf der nihtberüksihtigen Kurve. Mit einer starken Berüksihtigung der dynamishen Stei�g-keit (λA = 1) und einer geringeren Berüksihtigung des Phasenverlaufs (λφ = 0, 1bzw. 0, 25) wird die Stei�gkeit noh genau abgebildet und der Phasenwinkel auhnoh genügend genau berüksihtigt im Vergleih zum Kelvin-Voigt Ansatz. Es er-gibt sih mit diesem Modellansatz zumindest niht mehr das stark unterdämpfteSystemverhalten bei niedrigen Frequenzen und das überdämpfte Systemverhaltenfür den oberen Frequenzbereih. Die ermittelten Modellparameter sind für die ver-shiedenen Kon�gurationen in Tabelle 7.4 dargestellt.Hilfsrahmen vorne links in z-RihtungParameteranpassung Stei�gkeit Verlustwinkel Gesamt 0,1 Gesamt 0,25Stei�gkeit C1 [N/mm℄ 1436,9 1436,9 1436,9 1436,9Parameter α [-℄ 0,250 0,379 0,250 0,265Parameter β [-℄ 0,439 0,078 0,138 0,086Parameter γ [s℄ 0,439 0,078 0,138 0,086Tabelle 7.4: Exemplarishe Übersiht der Parameter des linearen Pfe�er Moduls fürdas Lager Hilfsrahmen vorne links in z-Rihtung für vershiedene Anpassungskon�-gurationenZur Bewertung der Ergebnisqualität wird die bereits vorgestellte Methode zumautomatisierten Abgleih zwishen Messung und Rehnung verwendet (siehe Kapitel6.7 �Ehtzeitfähige Antriebsstrangmodelle für Shwingungsuntersuhungen� ). An-statt der Drehshwingungen werden nun die gemessenen und berehneten Beshleu-nigungen herangezogen. Die quadratishe Fehlerabweihung zwishen Messung undRehnung wird wiederum im Frequenzbereih auf Basis der dominierenden 2. Moto-rordnung durhgeführt. Um alle Messstellen mit gleiher Gewihtung zu bewerten,werden die Amplitudenverläufe auf den Wertebereih [0, 1] normiert. Die für alleMessstellen aufsummierte normierte quadratishe Fehlerabweihung, welhe direktdas Zielfunktional für die Optimierung darstellt, kann damit auh zur Bewertungvershiedener Modell- und Parametervarianten herangezogen werden (siehe auhKapitel 3.4 �Grundlagen zur Berehnung und Optimierung von Shwingungen inAntriebssystemen� ).Folgende Lagermodelle und Parametrierungsvarianten wurden in die Analyse derErgebnisqualität einbezogen:Eine eindeutige Interpretation der objektiv ermittelten normierten Abweihungdes Messungs- und Rehnungsvergleihes der vershiedenen Modellansätze und Para-metervarianten für die Elastomerlager im Bereih Hinterahse stellt sih als shwierig166



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomModell- und Parametervariante KurzbezeihnungKelvin Voigt mit statisher Stei�gkeit statishKelvin Voigt mit dynamisher Stei�gkeit 50 Hz dyn. 50 HzPfe�er Modell mit Anpassung Amplitude Pfe�er Stei�gkeitPfe�er Modell mit Anpassung Phase Pfe�er VerlustwinkelPfe�er Modell mit Anpassung Gesamtmit Gewihtung Phase 0,1 Pfe�er Gesamt 0,10Pfe�er Modell mit Anpassung Gesamtmit Gewihtung Phase 0,25 Pfe�er Gesamt 0,25Tabelle 7.5: Überblik über die untersuhten Modell- und Parametervarianten fürElastomerlager im Bereih Hinterahseheraus. Es zeigt sih kein allgemein gültiger Trend aus den Vergleihen an den ein-zelnen Positionen und Ahsrihtungen. Zieht man zur Bewertung die Gesamtsummeder einzelnen normierten Abweihungen heran, so ergeben sih für die Einbindungder dynamishen Stei�gkeit bei 50 Hz beim Kelvin Voigt Modell die geringstenAbweihungen zur Messung und damit die gröÿte Modellverbesserung. Die Model-lansätze nah Pfe�er mit frequenzabhängiger Stei�gkeit zeigen für die Anpassungauf die dynamishe Stei�gkeit (�Pfe�er Stei�gkeit�) ebenfalls eine deutlihe Ver-besserung (Abbildung 7.14). Für die restlihen Varianten mit Anpassung auf denVerlustwinkel und der Anpassung auf Stei�gkeit und Verlustwinkel ergibt sih eineleihte Vershlehterung. Daraus lässt sih shlieÿen, dass die Berüksihtigung derkorrekten dynamishen Stei�gkeit mehr Gewihtung zukommt als der Einbindungdes korrekten Dämpfungsverhaltens (Tabelle 7.6). Au�allend ist auh, dass die Be-rüksihtigung der dynamishe Stei�gkeit bei 50 Hz zu einer Verbesserung bei fastallen Messstellen des Messungs- und Rehnungsvergleihes führt.Zusätzlih ist erkennbar, dass die Abweihungen bei den Pfe�er Modellansätzenfür 6 Messstellen zu besseren Ergebnissen führen als die Einbindung der dynamishenStei�gkeit bei 50 Hz für die Standard Kelvin Voigt Modelle. Im Gegenzug dazu gibtes jedoh einige Lagerstellen an denen sih der Vergleih erheblih vershlehtert.Dies ist auh der Grund für das etwas shlehtere Abshneiden der frequenzabhän-gigen Lagermodule (Pfe�er Modelle).Analysiert man z.B. die Messposition Hilfsrahmen hinten in y-Rihtung so er-kennt man, dass zwishen den frequenzabhängigen Modul mit den versh. Parame-tervarianten wenig Untershied zu erkennen ist. Dieser Zusammenhang ist auh beimGroÿteil der anderen Messstellen gegeben. Die Variante mit dynamisher Stei�gkeitbei 50Hz und die frequenzabhängigen Ansätze zeigen eine deutlihe Verbesserungdes Messungs- und Rehungsvergleihes für den oberen Drehzahlbereih (> 2000
min−1). Die Charakteristik des Amplitudenverlaufes wird mit einem generell zur167



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boomniedrigeren Amplitudenniveau besser abgebildet.
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7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom
Parametervarianten Elastomerlager

Beshreibung statish dyn.50Hz dyn.100Hz Pfe�erStei�
gkeit

Pfe�erVerlu
stwinkel

Pfe�erGesa
mt0,10

Pfe�erGesa
mt0,25

Längslenker X 0,13 0,03 0,03 0,03 0,03 0,03 0,03Längslenker Y 0,16 0,15 0,11 0,14 0,13 0,12 0,12Längslenker Z 0,27 0,23 0,22 0,23 0,22 0,23 0,23Hilfsrahmen vorne X 1,73 1,37 0,87 1,21 1,05 0,98 1,00Hilfsrahmen vorne Y 0,19 0,12 0,07 0,10 0,07 0,09 0,07Hilfsrahmen vorne Z 0,13 0,06 0,47 0,12 0,26 0,30 0,29Hilfsrahmen hinten X 1,28 0,65 0,50 0,64 0,60 0,55 0,57Hilfsrahmen hinten Y 0,49 0,34 0,28 0,36 0,34 0,34 0,35Hilfsrahmen hinten Z 0,16 0,44 1,18 0,64 0,93 0,98 1,03Hinterahsgetriebe vorne X 1,11 0,55 0,61 0,54 0,56 0,55 0,60Hinterahsgetriebe vorne Y 0,44 0,25 1,42 0,46 0,91 1,08 1,15Hinterahsgetriebe vorne Z 0,19 0,07 0,46 0,15 0,32 0,38 0,42Hinterahsgetriebe hinten links X 0,70 0,25 0,43 0,32 0,45 0,47 0,48Hinterahsgetriebe hinten links Y 0,60 0,35 0,85 0,55 0,85 0,94 0,81Hinterahsgetriebe hinten links Z 0,14 0,14 0,38 0,22 0,34 0,37 0,39Hinterahsgetriebe hinten rehts X 0,93 0,49 0,40 0,44 0,42 0,41 0,43Hinterahsgetriebe hinten rehts Y 0,19 0,07 0,23 0,13 0,22 0,25 0,21Hinterahsgetriebe hinten rehts Z 0,15 0,49 3,01 0,83 1,70 1,97 2,35Summe 8,99 6,08 11,51 7,10 9,40 10,03 10,50Tabelle 7.6: Ergebnisse mit normierter Abweihung zwishen Messung und Rehnungfür vershiedene Modellansätze und Parametersätze der Elastomerlager Hinterahse
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7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom
Schwertlenker:
223,7 Hz: Biegung und leichte Torsion um Längsachse
243,2 Hz: Torsions um Längsachse

Hilfsrahmen:
169,6 Hz: Torsion um Querachse
229,0 Hz: Biegung

Abbildung 7.5: Analyse der Anregungskräfte aufgrund der Anregung der 2. Motor-ordnung für den Längslenker mit elastishem und starren Hilfsrahmen und Längs-lenker Hinterahse [77℄
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7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom

Abbildung 7.6: Analyse des Ein�usses Modellbildung Reifen auf die Drehshwingun-gen am Rad [77℄

Abbildung 7.7: Angreifende Kräfte an der Federmasse mn eines Bogenfeder ZMS[81℄, wobei FZ,n die Fliehkraft, FSD,n−1 bzw. FSD,n die an der Federmasse angrei-fenden Feder- und Dämpferkräfte, µ den Reibkoe�zient und FN,n die Normalkraftbezeihnet
171



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom

Abbildung 7.8: Parametrisiertes physikalishes ZMS Modell für die MKS-UmgebungADAMS [81℄

Abbildung 7.9: Mit physikalishem ZMS Modell berehnete Hystereseshleife (Mo-ment über Winkel) des ZMS bei 2000 min−1 [81℄172



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom

(a) Dämpfung

(b) Stei�gkeitAbbildung 7.10: Aus den ZMS-Hystereseshleifen ermittelte drehzahlabhängige Stei-�gkeit 7.10(b) und Dämpfung 7.10(a) des Zweimassenshwungrades[81℄173



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom

Abbildung 7.11: Vergleih von Berehnungsergebnissen im Zeitbereih bei 2000
min−1 mit physikalishem und vereinfahtem ZMS Modell [81℄
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C1

d 2

C2

d 1

zAbbildung 7.13: Lineares Modul nah Pfe�er [170℄ zur Simulation der frequenzab-hängigen Stei�gkeit und des Verlustwinkels von Elastomerlagern
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7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom7.4.1 Simulation von Biegeshwingungen der KardanwelleDie Biegeshwingungen der Kardanwelle wurden am Antriebsstrangprüfstandfür 4WD Antriebe gemessen und analysiert. Nähere Erläuterungen zur Prüfstand-kon�guration und zum Messaufbau sowie den Messergebnissen sind im Kapitel 5.3�Experimentelle Untersuhungen� angeführt.Für die Analyse von Kardanwellenbiegeshwingungen mit dem detaillierten O�ine-Modell wurde in der Simulationsumgebung die Prüfstandskon�guration nahgebil-det:
• E-Antrieb (konstantes Moment wie im Versuh) anstatt der Verbrennungs-kraftmashine
• Gesamter Antriebsstrang ohne Vorderradaufhängung
• Hilfsrahmen mittels Elastomerlager am Prüfstand aufgespannt keine Hinter-radaufhängung
• Hinterahsgetriebe im Hilfsrahmen gelagert mit gesperrter Haldex-Kupplung(Lamellenpakete vershweiÿt)
• Konstante Momentenrandbedingung an den Rad�anshen (entspriht 4 Brem-senbetrieb Prüfstand)Aufgrund des nihtlinearen Systemverhaltens hängen die Eigenmoden vom Sy-stemzustand, in dem linearisiert wird, ab. Um dies zu berüksihtigen wurde das Mo-dell im stationären Zustand (Zeitbereih und eingeshwungenes Modell) linearisiertund daraus die Eigenmoden berehnet. Die dabei vorgegebenen Randbedingungen(Drehzahl Antriebsmashine und Momente Bremse) entsprehen den Werten vomPrüfstand.Von den analysierten Eigenmoden ist vor allem die erste Biegemode der Kar-danwelle von besonderem Interesse, da diese bei 103 Hz noh das Brumm-Geräushbeein�ussen kann. Diese Biegemode der Kardanwelle ist mit einer Starrkörpermo-de des Hinterahsgetriebes (Haldex-Kupplung und Hinterahsdi�erential) gekoppelt.Das Hinterahsgetriebe rotiert dabei um die Hohahse (z-Ahse) und nikt deutlihim vorderen Elastomerlager in Hohrihtung (z-Ahse), wie in Abbildung 7.15 darge-stellt. Für diese Mode zeigt sih eine sehr gute Übereinstimmung mit der Messungam Antriebsstrangprüfstand. Aus der Messung geht die Starrkörpershwingungendes Hinterahsgetriebes in Zusammenhang mit der Biegemode der Kardanwelle nihthervor, da keine Beshleunigungen am Hinterahsgetriebe bei dieser Kon�gurationmehr gemessen wurden. Mit der Analyse über die Simulation können die Shwing-ungsphänomene genau analysiert werden und Ein�üsse auf die Shwingungsanre-gung der Karosserie über den Hilfsrahmen und dessen Lagerungen genau untersuht178



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom

Abbildung 7.15: Im betrahteten Frequenzbereih relevante Biegeshwingung derKardanwelle bei 103 Hz, welhe mit einer Starrkörpermode des Hinterahsgetriebesgekoppelt istund über die Beshleunigungen an den Koppelstellen auh bewertet werden.Ein direkter Nahweis des Ein�usses der Biegeshwingungen auf das Beshleuni-gungsverhalten im Bereih der Hinterahse ist aufwendig. Theoretish ist es prinzi-piell möglih einzelne Moden zu deaktivieren, jedoh bleibt die Aussage einer der-artigen Berehnung fragwürdig, da die anteilige Vershiebung aus den deaktiviertenModen durh andere aktive Moden ersetzt werden müssen. Eine derartige Vorge-hensweise ist auh in der Literatur niht angeführt. Um den Ein�uss der Biege-shwingungen dennoh aufzuzeigen, wurden die modalen Beteiligungsfaktoren (1.Ableitung) der Biegemoden untersuht. Es zeigt sih dabei, dass die modalen Be-teiligungsfaktoren der 1. Biegeshwingungen shon deutlih unterhalb der 100 HzGrenze auftreten und das Shwingungsverhalten beein�ussen. Dies ist auf weiteretie�requente Starrkörpermoden im Bereih der Hinterahse zurükzuführen, welheauh Biegeauslenkungen der Kardanwelle anregen (Abbildung 7.16).
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1. Biegemode hoch
1. Biegemode quer
2. Biegemode hoch
2. Biegemode quer(b) Modale KoordinatenAbbildung 7.16: Analyse der modalen Beteiligungsfaktoren (1. Ableitung) im Bereihder Kardanwelle hinten: Abbildung 7.16(a) zeigt die Motordrehzahl über der Zeit(Volllasthohlauf im 3. Gang) und Abbildung 7.16(b) die Zeitableitung der modalenBeteiligungsfaktoren für die ersten beiden Biegeshwingungen

180



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom7.5 Systematisher Messungs- und Rehnungsab-gleihBeim systematishen Messungs- und Rehnungsabgleih mittels nihtlinearer Op-timierung zur Parameteridenti�kation wird prinzipiell die gleihe Vorgehensweise wieauh shon bei den Ehtzeit-Modellen angewendet. Einziger Untershied besteht inder MKS-Softwareumgebung und in der Lage der Auswertestellen aufgrund des feine-ren Modells. Für die Parameteridenti�kation beim detaillierten O�ine-Modell wirddie Software ADAMS Car mit Matlab gekoppelt. Für die Auswertestellen werdenBeshleunigungen an relevanten Koppelpunkten Antriebsstrang/Fahrwerk zu Fahr-zeugaufbau herangezogen.Beim automatisierten Abgleih zwishen Messung und Rehnung des Gesamt-modells ergibt sih eine deutlih gröÿere Anzahl an Modellparametern (> 30, sieheTabelle 7.7). Damit wird eine direkte Optimierung sehr zeitaufwendig, da in jedemOptimierungsshritt zur Bestimmung der Jakobi-Matrix alle Parameter der Reihenah einzeln variiert werden müssen. Aufgrund der groÿen Anzahl von Parameternund durh die Betrahtung der Ordnungsshnitte der Beshleunigungen ist das Ziel-funktional deutlih unstetiger und ershwert die Identi�kation eines möglihst globa-len Minimums erheblih. Ein Parallelisieren der Optimierung wäre prinzipiell immerzu Beginn eines jeden Optimierungsshrittes bei der Bestimmung der Jakobi-Matrixmöglih, erwies sih bei Verwendung der fminon-Funktion (Optimierungsroutine inMatlab) als niht umsetzbar (siehe auh Abbildung 7.17).Eine Optimierung auf Basis eines Metamodells, welhes das Verhalten des O�ine-MKS-Gesamtmodells annähert, bietet diesbezüglih deutlihe Vorteile. Bei der Iden-ti�kation des Metamodells wird der gesamte Parameterraum abgetastet und damitsteigt auh die Wahrsheinlihkeit bei der Optimierung des Metamodells ein mög-lihst globales Minimum zu identi�zieren. Die Abtastrate bzw. die Anzahl der Para-metersamples kann direkt vom Anwender vorgegeben werden und damit ist auhdie Berehnungsdauer in gewissen Grenzen beein�ussbar. Die Berehnungen derResponse Surfae Punkte für einzelne de�nierte Parametersamples mit dem MKS-Modell sind voneinander unabhängig und dieser Berehnungsshritt kann damit gutparallelisiert werden. Numerish bietet die Abbildung des Modells mittels Metamo-dellen auh den Vorteil, dass eine gewisse Glättung des Zielfunktionals vorgenom-men wird, welhe bei einer direkten Optimierung niht gegeben ist. Die Stärke derGlättung und damit auh die lokale Genauigkeit des Metamodells werden über dieAnzahl der Samples und die Parametershranken beein�usst. Hier muss ein guterKompromiss zwishen vertretbarem Rehenaufwand und Modellgenauigkeit gefun-den werden.Da eine gleihzeitige Optimierung von mehr als 30 Parametern mittels Kriging-181



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomNr. Parameter untere Grenze obere Grenze1-3 Hilfsrahmen hinten rehts X,Y,Z 0.3 3.04-6 Hilfsrahmen hinten links X,Y,Z 0.3 3.07-9 Hilfsrahmen vorne rehts X,Y,Z 0.3 3.010-12 Hilfsrahmen vorne links X,Y,Z 0.3 3.013-15 Längslenker rehts X,Y,Z 0.3 3.016-18 Längslenker links X,Y,Z 0.3 3.019-21 Hinterahsgetriebe hinten links X,Y,Z 0.3 3.022-24 Hinterahsgetriebe hinten rehts X,Y,Z 0.3 3.025-27 Hinterahsgetriebe vorne links X,Y,Z 0.3 3.028 Shwerpunkt Hinterahsgetriebe X 0.96 1.0429 Shwerpunkt Hinterahsgetriebe Y 0.01 2.030 Shwerpunkt Hinterahsgetriebe Z 0.01 2.031 Masse Hinterahsgetriebe 0.7 1.332 JXX Hinterahsgetriebe 0.5 1.533 JY Y Hinterahsgetriebe 0.5 1.534 JZZ Hinterahsgetriebe 0.5 1.5Tabelle 7.7: Au�istung der Parameter mit oberer und unterer OptimierungsgrenzeMetamodellen eine extrem hohe Anzahl von Parametersamples voraussetzt und da-mit die Identi�kation insgesamt sehr lange dauern würde, wurde eine modi�zierteVorgehensweise entwikelt, wie sie in Abbildung 7.18 dargestellt ist.Aufgrund kleiner Shwingamplituden (Amplitude a. 0.1 mm) und der Tatsahe,dass die lokalen Koordinatensysteme der Elastomerlager nur kleine Verdrehungen ge-genüber dem globalen Fahrzeugkoordinatensystem aufweisen, beein�ussen sih dieStei�gkeiten in den untershiedlihen Ahsrihtungen nur wenig einander. Damitkann das Optimierungsproblem des Gesamtmodells in mehrere Suboptimierungenfür die Stei�gkeiten in x-Rihtung, y-Rihtung und z-Rihtung aufgespalten werden.Die Shwerpunktskoordinaten, die Masse und die Trägheitsmomente des Hinterahs-getriebes wurden erst nah dem getrenntem Abgleih der Stei�gkeiten durhgeführt,da sih Änderungen an diesen Parametern auf alle Ahsrihtungen auswirken. DieDämpfungen werden passend zu den Stei�gkeiten mit einem Faktor von 0.0005 desStei�gkeitswertes mitgeändert und stellen keine zusätzlihen Optimierungsparame-ter dar.Je Suboptimierungsproblem wurden 150 Parametersamples im vorgegebenen Pa-rameterraum (obere und untere Grenzen) mittels Latin-Hyperube-Sampling (LHS)generiert. Bei der Generierung der Samples wurde zusätzlih die Option �ReduedCorrelation� (Reduktion der Korrelation zwishen den Samples) gewählt um einemöglihst gleihmäÿige Verteilung der Samples zu garantieren. Die vorgegebenenParameter und die Optimierungsgrenzen sind in Tabelle 7.7 aufgelistet. Als obere182
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Automatisierter systematischer Messungs/Rechnungsabgleich

Direkte Optimierung Optimierung mittels Metamodellen

Numerische Ermittlung der Ableitung in
jedem Iterationsschritt

Für die Optimierung benötigte Zeitdauer
vorab nicht abschätzbar

Wahrscheinlichkeit zur Ermittlung eines
lokalen Minimums sehr hoch

Unstetigkeiten des Zielfunktionals können
das Ergebnis beeinflussen

Paralellisierung nicht möglich

Ableitung über Metamodell (Kriging) gegeben

Optimierungsdauer über Anzahl der Parameter-
samples gut Abschätzbar

Wahrscheinlichkeit zur Ermittlung eines
globalen Minimums sehr hoch, da der gesamte
definierte Parameterraum abgetastet wird

Unstetigkeiten des Zielfunktionals werden über
die Response Surface geglättet.

Methode gut paralellisierbar auf mehrern
Cores/RechnernAbbildung 7.17: Gegenüberstellung der Vor- und Nahteile bei direkter Optimierungund bei Optimierung mittels MetamodellenRegressionsmodelle Polynom 0 - 2 OrdnungKorrelationsmodelle Exponential, Gauss, Linear,Sphärish, Kubishe SplineTabelle 7.8: Beim Kriging-Metamodell zur Verfügung stehende Regressions- undKorrelationsmodelleGrenze wurde der Faktor 3.0 und als untere Grenze der Faktor 0.3 gewählt. EineAusnahme stellt die Shwerpunktslage des Hinterahsgetriebes dar, wo aufgrund desFahrzeugkoordinatensystems die Grenzen entsprehend angepasst werden mussten.Bei der Masse des Hinterahsgetriebes wurden die Grenzen mit +/- 30 % de�niert,da eine Änderung um +/- 50 % zu einer niht mehr physikalish plausiblen Getrie-bemasse führen würde. Als Ausgangsbasis für die Optimierung diente das Modellmit berüksihtigter dynamisher Stei�gkeit.
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7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom
Vorgehensweise zur Optimierung des offline MKS Gesamtmodells

mittels Kriging Metamodellen

Gruppierung der Parameter

Zusammenführung der optimierten Parametersätze und 
Berechnung des Optimums mit dem Offline MKS Gesamtmodell

Optimum x-Richtung
(Kriging Metamodell)

Optimum y-Richtung
(Kriging Metamodell)

Optimum z-Richtung
(Kriging Metamodell

Steifigkeiten x-Richtung
(9 Parameter)

Steifigkeiten y-Richtung
(9 Parameter)

Steifigkeiten z-Richtung
(9 Parameter)

Berechnung des Optimums mit dem Offline MKS Gesamtmodell
anhand des optimierten Metamodells

Generierung der Latin-Hypercube-Samples (150 Samples für je 9 Parameter)

Berechnung der Response Surface für die def. Samples mit 
dem offline MKS Gesamtmodell

Identifikation des Kriging-Metamodells mit geringstem Abweichungsfehler
(Regressions und Korrelationsmodelle)

Identifikation der Modellparamter mit der geringsten Messungs und 
Rechnungsabweichung anhand des Kriging Metamodells

Berechnung der Response Surface für die def. Samples mit 
dem offline MKS Gesamtmodell

Identifikation des Kriging-Metamodells mit geringstem Abweichungsfehler
(Regressions und Korrelationsmodelle)

Identifikation der Modellparamter mit der geringsten Messungs und 
Rechnungsabweichung anhand des Kriging Metamodells

Generierung der Latin-Hypercube-Samples (100 Samples für 7 Parameter)

Masse, Trägheitsmomente und
Schwerpunktkoordinaten HA-Getriebe

Abbildung 7.18: Vorgehensweise zur Optimierung von detaillierten MKS-Modellenmittels Metamodellen nah Kriging 184



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomKorrelations- Ordnung mittlerer maximaler mittlerer maximalermodell Regressions- abs. abs. rel. rel.modell Fehler Fehler Fehler FehlerGauss 0 0,0914 0,4676 0,0017 0,0082Linear 0 0,1418 0,6859 0,0026 0,0127Spherial 0 0,8028 2,0696 0,0145 0,0387Cubi spline 0 0,8028 2,0696 0,0145 0,0387Exponential 0 0,8028 2,0696 0,0145 0,0387Gauss 1 0,0478 0,2566 0,0009 0,0045Linear 1 0,0600 0,2534 0,0011 0,0045Spherial 1 0,0978 0,4346 0,0018 0,0076Cubi spline 1 0,0978 0,4346 0,0018 0,0076Exponential 1 0,0978 0,4346 0,0018 0,0076Gauss 2 0,0631 0,3177 0,0011 0,0059Linear 2 0,0630 0,3177 0,0011 0,0059Spherial 2 0,0630 0,3177 0,0011 0,0059Cubi spline 2 0,0630 0,3177 0,0011 0,0059Exponential 2 0,0630 0,3177 0,0011 0,0059Tabelle 7.9: Vergleih der Abweihungen bei vershiedenen Korrelationsmodellenund Regressionsmodellen für die Suboptimierung der Stei�gkeiten in x-RihtungBevor das Metamodell nah Kriging für die Optimierung herangezogen wer-den kann, gilt es noh das für die vorliegende Problemstellung am besten geeig-nete Korrelations- und Regressionsmodell zu identi�zieren. Dazu wird aus den 150generierten Samples jeweils ein Sample gestrihen, sodass nur mehr 149 Samplesverbleiben. Mit den um ein Sample reduzierten Parametersatz wird das Kriging-Metamodell nun bestimmt und genau der niht berüksihtigte Punkt im Parame-terraum prädiktiert. Durh den Vergleih mit dem vorhandenem Ergebnis des detail-lierten physikalishen Modells und dem über das Metamodell vorhergesagten Wertkann die absolute und relative Fehlerabweihung zwishen dem O�ine-MKS-Modellund dem Metamodell ermittelt werden. Diese Vorgehensweise kann mit jedem Para-metersample durhgeführt werden und so die mittlere und maximale absolute undrelative Fehlerabweihung bestimmt werden. Nahfolgende Tabellen 7.9, 7.10 und7.11 fassen die Fehlerabweihungen für alle Regressions- und Korrelationsmodellezusammen.Für die x- und z-Rihtung ergeben sih die geringsten Fehler mit dem Regres-sionsmodell 1. Ordnung und dem Korrelationsmodell nah Gauss. In y-Rihtungshneidet ein Regressionsmodell 2. Ordnung mit einem Korrelationsmodell nahGauss besser ab. Die anhand der hinsihtlih des geringsten Fehlers abgestimm-ten Kriging-Modelle abgeglihenen Parameter in den einzelnen Rihtungen werdennun zu einem Parametersatz zusammengefahren und mit dem O�ine-MKS-Modell185



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomKorrelations- Ordnung mittlerer maximaler mittlerer maximalermodell Regressions- abs. abs. rel. rel.modell Fehler Fehler Fehler FehlerGauss 0 0,1393 0,5509 0,0025 0,0101Linear 0 0,1401 0,5509 0,0026 0,0101Spherial 0 0,1404 0,5509 0,0026 0,0101Cubi spline 0 0,1404 0,5509 0,0026 0,0101Exponential 0 0,1404 0,5509 0,0026 0,0101Gauss 1 0,1171 0,4322 0,0021 0,0078Linear 1 0,1178 0,4322 0,0021 0,0078Spherial 1 0,1180 0,4322 0,0021 0,0078Cubi spline 1 0,1180 0,4322 0,0021 0,0078Exponential 1 0,1180 0,4322 0,0021 0,0078Gauss 2 0,0424 0,1502 0,0008 0,0027Linear 2 0,0424 0,1502 0,0008 0,0027Spherial 2 0,0424 0,1502 0,0008 0,0027Cubi spline 2 0,0424 0,1502 0,0008 0,0027Exponential 2 0,0424 0,1502 0,0008 0,0027Tabelle 7.10: Vergleih der Abweihungen bei vershiedenen Korrelationsmodellenund Regressionsmodellen für die Suboptimierung der Stei�gkeiten in y-RihtungKorrelations- Ordnung mittlerer maximaler mittlerer maximalermodell Regressions- abs. abs. rel. rel.modell Fehler Fehler Fehler FehlerGauss 0 0,1636 0,8493 0,0030 0,0152Linear 0 0,2267 0,9782 0,0041 0,0177Spherial 0 0,5539 2,0056 0,0100 0,0350Cubi spline 0 0,5539 2,0056 0,0100 0,0350Exponential 0 0,5539 2,0056 0,0100 0,0350Gauss 1 0,1642 0,8311 0,0030 0,0152Linear 1 0,1978 0,9224 0,0036 0,0168Spherial 1 0,2901 1,2170 0,0052 0,0212Cubi spline 1 0,2901 1,2170 0,0052 0,0212Exponential 1 0,2901 1,2170 0,0052 0,0212Gauss 2 0,1830 1,0637 0,0033 0,0193Linear 2 0,1831 1,0636 0,0033 0,0193Spherial 2 0,1830 1,0637 0,0033 0,0193Cubi spline 2 0,1830 1,0637 0,0033 0,0193Exponential 2 0,1830 1,0637 0,0033 0,0193Tabelle 7.11: Vergleih der Abweihungen bei vershiedenen Korrelationsmodellenund Regressionsmodellen für die Suboptimierung der Stei�gkeiten in z-Rihtung186



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomKorrelations- Ordnung mittlerer maximaler mittlerer maximalermodell Regressions- abs. abs. rel. rel.modell Fehler Fehler Fehler FehlerGauss 0 0,1722 0,7084 0,0034 0,0142Linear 0 0,1963 0,8388 0,0039 0,0162Spherial 0 0,3246 0,9739 0,0064 0,0188Cubi spline 0 0,3246 0,9739 0,0064 0,0188Exponential 0 0,3246 0,9739 0,0064 0,0188Gauss 1 0,1809 0,7073 0,0036 0,0142Linear 1 0,1870 0,7213 0,0037 0,0144Spherial 1 0,1894 0,7320 0,0037 0,0147Cubi spline 1 0,1894 0,7320 0,0037 0,0147Exponential 1 0,1894 0,7320 0,0037 0,0147Gauss 2 0,1915 0,7744 0,0038 0,0155Linear 2 0,1915 0,7744 0,0038 0,0155Spherial 2 0,1915 0,7744 0,0038 0,0155Cubi spline 2 0,1915 0,7744 0,0038 0,0155Exponential 2 0,1915 0,7744 0,0038 0,0155Tabelle 7.12: Vergleih der Abweihungen bei vershiedenen Korrelationsmodellenund Regressionsmodellen für die Suboptimierung der Shwerpunktskoordinaten,Masse und Massenträgheitsmomente Hinterahsgetriebeberehnet.Im Vergleih dazu zeigt ein gemeinsames Metamodell nah Kriging, in dem al-le Parameter gleihzeitig berüksihtigt werden, bei 700 Samples (um 150 Samplesmehr als bei der Vorgehensweise mit getrennten Suboptimierungen) deutlih gröÿereFehler und es ist damit eine deutlih shlehtere Modellvorhersage möglih. Es tritteine maximale relative Fehlerabweihung von über 20% und eine mittlere Abwei-hung von über 4% auf.Vergleiht man die Parameter (Tabelle 7.13) der Variante �statish� mit denender Variante �dynamish 50 Hz� so fällt auf, dass alle Parameter eine Erhöhung imBereih von 42,5% bis 173,6% aufweisen (ausgenommen der Shwerpunktskoordina-ten, Masse und Trägheitsmomente Hinterahsgetriebe, welhe niht geändert wordensind). Vergleiht man die Parameter der Variante �optimiert� mit der Basisvariante�statish�, so gibt es sowohl Parameter die deutlih erhöht werden als auh 2 Pa-rameter (Hinterahsgetriebe hinten rehts z und Hilfsrahmen hinten rehts y) dieverringert werden (zwishen -13,5% und 245,7%, ausgenommen Shwerpunktskoor-dinaten und Masseparameter). Au�allend ist vor allem, dass die Stei�gkeitswerteam Hinterahsgetriebe vorne rehts deutlih erhöht werden. Die Erhöhungen ent-sprehen jedoh noh von in der Literatur angegebenen Versteifungsfaktoren [51℄.187



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomProzentuelle Änderunggegenüber statishdynamish 50 Hz OptimiertHilfsrahmen hinten rehts x-Rihtung +104,8 +52,6Hilfsrahmen hinten rehts y-Rihtung +42,5 -13,5Hilfsrahmen hinten rehts z-Rihtung +103,4 +144,3Hilfsrahmen hinten links x-Rihtung +104,8 +120,6Hilfsrahmen hinten links y-Rihtung +42,5 +6,1Hilfsrahmen hinten links z-Rihtung +103,4 +187,0Hilfsrahmen vorne rehts x-Rihtung +115,5 +33,8Hilfsrahmen vorne rehts y-Rihtung +43,0 +/-0,0Hilfsrahmen vorne rehts z-Rihtung +115,5 +176,5Hilfsrahmen vorne links x-Rihtung +115,5 +180,7Hilfsrahmen vorne links y-Rihtung +43,0 +70,3Hilfsrahmen vorne links z-Rihtung +155,2 +127,9Längslenker rehts x-Rihtung +87,2 +123,7Längslenker rehts y-Rihtung +71,0 +49,3Längslenker rehts z-Rihtung +102,5 +14,8Längslenker links x-Rihtung +87,2 +102,0Längslenker links y-Rihtung +71,0 +108,8Längslenker links z-Rihtung +102,5 +75,1Hinterahsgetriebe hinten links x-Rihtung +126,4 +70,5Hinterahsgetriebe hinten links y-Rihtung +127,3 +216,2Hinterahsgetriebe hinten links z-Rihtung +102,3 +6,2Hinterahsgetriebe hinten rehts x-Rihtung +127,3 +123,0Hinterahsgetriebe hinten rehts y-Rihtung +127,3 +40,2Hinterahsgetriebe hinten rehts z-Rihtung +69,2 -7,8Hinterahsgetriebe vorne rehts x-Rihtung +150,1 +170,9Hinterahsgetriebe vorne rehts y-Rihtung +152,9 +245,7Hinterahsgetriebe vorne rehts z-Rihtung +173,6 +187,0Shwerpunkt Hinterahsgetriebe x-Koordinate +/-0,0 +3,2Shwerpunkt Hinterahsgetriebe y-Koordinate +/-0,0 -1,3Shwerpunkt Hinterahsgetriebe z-Koordinate +/-0,0 -65,0Masse Hinterahsgetriebe +/-0,0 -24,1Ixx Hinterahsgetriebe +/-0,0 -22,7Iyy Hinterahsgetriebe +/-0,0 -17,7Izz Hinterahsgetriebe +/-0,0 -37,9Normierte Abweihung 6,08(-32,4%) 4,32(-52,0%)Tabelle 7.13: Vergleih der optimierten Parameterwerte mit dem Basismo-dell(statish) und dem Modell mir dynamisher Stei�gkeit bei 50 Hz (dynamish50 Hz) 188



7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomDie Änderung der Shwerpunktskoordinate in z-Rihtung fällt so deutlih aus, dader Basiswert nahe am Wert 0 liegt. Damit ergibt sih durh die Vershiebung voneinigen Millimetern bereits eine deutlihe Änderung in Prozent. Deutlih erkennbarist, dass zwishen den äquivalenten Parametern rehts und links zum Teil gröÿereUntershiede auftreten. Diese sind durh die niht vorhandenen Messungen für dieseMessstellen begründet (Hilfsrahmen vorne und hinten links und Längslenker links).Durh den automatisierten Messungs- und Rehnungsabgleih wird die Ergeb-nisqualität gegenüber der Basisvariante �statish� um 52% verbessert. Das bedeuteteine nohmalige Besserung um 20% gegenüber der Variante mit dynamisher Stei-�gkeit bei 50 Hz �dynamish 50 Hz�. Durh den Abgleih wird die Abweihung anden Drehmessstellen niht erkennbar beein�usst (Abbildung 7.19 und 7.20). BeimO�ine-Modell kommt es zu einer leihten Vershiebung der Tilgerresonanz zu hö-heren Frequenzen (Abbildung 7.19(d)). Dadurh wird auh der Amplitudenverlaufan der Kardanwelle vorne (Abbildung 7.19(b)) und hinten (Abbildung 7.19()) be-ein�usst. Am ZMS (Primär- als auh Sekundärseite, Abbildung 7.19(a)) zeigt sihkeinen Ein�uss auf das Drehshwingungsverhalten. An den Rädern ergibt sih wie-der eine leihte Frequenzvershiebung. Diese fällt an der Vorderahse (Abbildung7.20(b)) etwas stärker als an der Hinterahse (Abbildung 7.20(b)) aus.Für das Ehtzeit-Modell wurde die Modellvariante ohne elastishe Lagerung ander Hinterahse gewählt und die dort optimierten Drehshwingungsparameter (Stei-�gkeit und Dämpfungen) wurden auf das O�ine-Modell übertragen. Der Ein�uss aufdas Drehshwingungsverhalten ist praktish vernahlässigbar und die untershied-lihen Modelle zeigen fast die gleihe Ergebnisqualität. Bei den O�ine-Modellenwerden die Kardanwellenshwingungen und die Shwingungen am Rad im Vergleihzum Ehtzeit-Modell bis a. 1900 min−1 etwas shlehter abgebildet. Bei höherenDrehzahlen ist es umgekehrt und hier zeigen die O�ine-Modelle eine bessere Über-einstimmung. Generell sind die Untershiede zwishen den Modellen jedoh sehrklein.
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7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom
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Hochlauf 3. Gang: Zweimassenschwungrad
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Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle vorne
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Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle hinten
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Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle Tilger
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(d) z-RihtungAbbildung 7.19: Messungs- und Rehnungsvergleih der Drehshwingungen (Ampli-tudenverlauf 2. Motorordnung) ZMS Primär- und Sekundärseite (Abbildung 7.19(a),Kardanwelle vorne (Abbildung 7.19(b)), Kardanwelle hinten (Abbildung 7.19())und Kardanwelle Tilger (Abbildung 7.19(d)) für das O�ine-Modell mit der dyn.Stei�gkeit bei 50Hz (O�ine dyn. 50 Hz), dem optimierten O�ine-Modell (O�ineoptimiert) und dem Ehtzeit-Modell ohne elastishe Lagerung Hinterahse (Eht-zeitmodell)
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Hochlauf 3. Gang: Rad rechts vorne
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Hochlauf 3. Gang: Rad rechts hinten
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Echtzeitmodell
Offline dyn. 50 Hz
Offline Optimiert

(b) Rad hintenAbbildung 7.20: Messungs- und Rehnungsvergleih der Drehshwingungen (Ampli-tudenverlauf 2. Motorordnung) Rad vorne (Abbildung 7.20(a) und Rad hinten (Ab-bildung 7.20(b)) für das O�ine-Modell mit der dyn. Stei�gkeit bei 50Hz (O�inedyn. 50 Hz), dem optimierten O�ine-Modell (O�ine optimiert) und dem Ehtzeit-Modell ohne elastishe Lagerung Hinterahse (Ehtzeit-Modell)
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7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen BoomBeshreibung Berehnungsvariante BezeihnungDetailliertes O�ine-Modell mit Statishstatisher Stei�gkeitDetailliertes O�ine-Modell mit Dyn. 50 Hzdynamisher Stei�gkeit bei 50 HzMittels automatisiertem Messungs- und Rehnungsabgleih Optimiertoptimiertes detailliertes O�ine-ModellEhtzeit-Modell mit elastish gelagertem Hilfsrahmen und Ehtzeit-Hinterahsgetriebe mit dynamisher Stei�gkeit bei 50 Hz ModellTabelle 7.14: Überblik über die abgebildeten Berehnungsvarianten7.6 Ergebnisse O�ine-ModellNahfolgende Abbildungen 7.21 bis 7.26 geben für alle Messstellen die vershie-denen Modellvarianten im Messungs- und Rehnungsvergleih der dominierenden 2.Motorordnung wieder (Tabelle 7.14).Das abgeglihene Modell �Optimiert� zeigt für fast alle Messstellen eine gerin-gere Abweihung als die restlihen Berehnungsvarianten bis auf nahfolgend er-läuterte Abweihungen. Bei der Messstelle �Hilfsrahmen vorne z-Rihtung � (Ab-bildung 7.21()) bildet die Variante �Optimiert� das Shwingungsverhalten im un-teren Drehzahlbereih deutlih besser ab, zeigt jedoh für Drehzahlen gröÿer 2000
min−1 deutlih gröÿere Abweihungen als die Variante �Dyn. 50 Hz� und �Ehtzeit-Modell�. Beim Hinterahsgetriebe hinten links und vorne rehts x-Rihtung (Abbil-dung 7.23(a) und 7.24(a)) zeigen alle Varianten bis auf �Statish� eine etwa gleihgute Übereinstimmung zur Messung. Am Hinterahsgetriebe hinten rehts in x-Rihtung (Abbildung 7.25(a)) ergeben sih für Drehzahlen <2000 min−1 gröÿereAbweihungen für das Modell �Optimiert� . Deutlih shlehter im Vergleih shnei-det die Variante �Optimiert� auh beim Shwertlenker z-Rihtung ab (Abbildung7.26()).Zum Teil deutlihe Untershiede treten auh zwishen dem Ehtzeit-Modell mitelastish gelagertem Hilfsrahmen und Hinterahsgetriebe und dem detaillierten O�-line-Modell auf, obwohl beide Modelle die gleihen Stei�gkeits- und Dämpfungspa-rameter für die Elastomerlager aufweisen. Die Untershiede sind auf die sehr einfahabgebildete Radaufhängung (starre Aufhängung) und die fehlende Anbindung überden Längslenker zurükzuführen. Es sei nohmals darauf hingewiesen, dass die An-bindung Längslenker im Ehtzeit-Modell niht berüksihtigt ist.
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Hochlauf 3. Gang: Hilfsrahmen vorne X
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Hochlauf 3. Gang: Hilfsrahmen vorne Y
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Hochlauf 3. Gang: Hilfsrahmen vorne Z

 

 
Messung
Statisch
Dyn. 50Hz
Optimiert
Echtzeitm.

() z-RihtungAbbildung 7.21: Messungs- und Rehnungsvergleih der Beshleunigungen (Ampli-tudenverlauf 2. Motorordnung) Hilfsrahmen vorne (Abbildung 7.21(a): x-Rihtung,Abbildung 7.21(b): y-Rihtung und Abbildung 7.21(): z-Rihtung) für das O�ine-Modell mit der statishen Stei�gkeit (statish), das O�ine-Modell mit der dyn.Stei�gkeit bei 50Hz (Dyn. 50Hz), dem optimierten O�ine-Modell (Optimiert) unddem Ehtzeit-Modell mit elastish gelagertem Hinterahsgetriebe und Hilfsrahmen(Ehtzeitm.)
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Echtzeitm.() z-RihtungAbbildung 7.22: Messungs- und Rehnungsvergleih der Beshleunigungen (Ampli-tudenverlauf 2. Motorordnung) Hilfsrahmen hinten (Abbildung 7.22(a): x-Rihtung,Abbildung 7.22(b): y-Rihtung und Abbildung 7.22(): z-Rihtung) für das O�ine-Modell mit der statishen Stei�gkeit (statish), das O�ine-Modell mit der dyn.Stei�gkeit bei 50Hz (Dyn. 50Hz), dem optimierten O�ine-Modell (Optimiert) unddem Ehtzeit-Modell mit elastish gelagertem Hinterahsgetriebe und Hilfsrahmen(Ehtzeitm.)
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Echtzeitm.() z-RihtungAbbildung 7.23: Messungs- und Rehnungsvergleih der Beshleunigungen (Ampli-tudenverlauf 2. Motorordnung) Hinterahsgetriebe vorne rehts (Abbildung 7.23(a):x-Rihtung, Abbildung 7.23(b): y-Rihtung und Abbildung 7.23(): z-Rihtung) fürdas O�ine-Modell mit der statishen Stei�gkeit (statish), das O�ine-Modell mitder dyn. Stei�gkeit bei 50Hz (Dyn. 50Hz), dem optimierten O�ine-Modell (Opti-miert) und dem Ehtzeit-Modell mit elastish gelagertem Hinterahsgetriebe undHilfsrahmen (Ehtzeitm.)
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Echtzeitm.() z-RihtungAbbildung 7.24: Messungs- und Rehnungsvergleih der Beshleunigungen (Ampli-tudenverlauf 2. Motorordnung) Hinterahsgetriebe hinten links (Abbildung 7.24(a):x-Rihtung, Abbildung 7.24(b): y-Rihtung und Abbildung 7.24(): z-Rihtung) fürdas O�ine-Modell mit der statishen Stei�gkeit (statish), das O�ine-Modell mitder dyn. Stei�gkeit bei 50Hz (Dyn. 50Hz), dem optimierten O�ine-Modell (Opti-miert) und dem Ehtzeit-Modell mit elastish gelagertem Hinterahsgetriebe undHilfsrahmen (Ehtzeitm.)
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Echtzeitm.() z-RihtungAbbildung 7.25: Messungs- und Rehnungsvergleih der Beshleunigungen (Ampli-tudenverlauf 2. Motorordnung) Hinterahsgetriebe hinten rehts (Abbildung 7.25(a):x-Rihtung, Abbildung 7.25(b): y-Rihtung und Abbildung 7.25(): z-Rihtung) fürdas O�ine-Modell mit der statishen Stei�gkeit (statish), das O�ine-Modell mitder dyn. Stei�gkeit bei 50Hz (Dyn. 50Hz), dem optimierten O�ine-Modell (Opti-miert) und dem Ehtzeit-Modell mit elastish gelagertem Hinterahsgetriebe undHilfsrahmen (Ehtzeitm.)
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Hochlauf 3. Gang: Schwertlenker Z
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() z-RihtungAbbildung 7.26: Messungs- und Rehnungsvergleih der Beshleunigungen (Am-plitudenverlauf 2. Motorordnung) Shwertlenker rehts (Abbildung 7.26(a): x-Rihtung, Abbildung 7.26(b): y-Rihtung und Abbildung 7.26(): z-Rihtung) fürdas O�ine-Modell mit der statishen Stei�gkeit (statish), das O�ine-Modell mitder dyn. Stei�gkeit bei 50Hz (Dyn. 50Hz) und dem optimierten O�ine-Modell (Op-timiert)
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7. Aufbau eines O�ine-Modells für das Geräushphänomen Boom7.7 De�nition der verallgemeinerbaren Vorgehens-weise für die PhänomenabbildungBei der Integration von Simulationsmethoden in den Entwiklungsprozess ist ei-ne rashe Modellerstellung erforderlih, um in bereits frühen Entwiklungsphasen inden Prozess einzugreifen und diesen entsprehend zu steuern. Dazu sind e�zienteund vor allem allgemeine Vorgehensweisen zu de�nieren. Es gilt geeignete Model-lansätze zu �nden, die rash und auf möglihst einfahe Art und Weise belastbareErgebnisse, im Sinne der virtuellen Absiherung, für die Beein�ussung der frühenKonstruktionsphase zur Verfügung stellen.Eine derartige verallgemeinerbare Vorgehensweise zur Simulation des Geräush-phänomens BOOM wurde hier an einem Allrad-Antriebsstrang-Modell entwikelt.Die Vorgehensweise betri�t einerseits das Gesamtsystem und andererseits Subsyste-me und Komponenten. Mit Hilfe der am Modell durhgeführten Analysen vershie-dener Modellansätze und Modellparametrierungen konnten Modellierungsrihtlinienidenti�ziert werden, die die aufgelisteten Anforderungen im Entwiklungsprozess er-füllen. Das verbesserte und veri�zierte Modell des Antriebsstranges liefert somiteinen wihtigen Beitrag für die Untersuhung weiterer Antriebsstrang Kon�guratio-nen. Zukünftig können derartige Modelle zur Bewertung der Körpershallanregungherangezogen werden. Damit können shnelle Parameteranalysen und eine gezielteOptimierung und Verbesserung der akustishen Ziele durh die Simulation des dy-namishen Gesamtverhaltens des Antriebsstrangs durhgeführt werden.Sind Messdaten eines konkreten Versuhsträgers vorhanden, dann können durhden systematishen Abgleih zwishen Messung und Rehnung die Modellparameternahe dem realen Betriebsverhalten bestimmt werden. Ein�üsse aufgrund von Pro-duktionstoleranzen, der realen Einbausituation und der unter Betrieb auftretendenmehraxialen Belastungen können damit analysiert werden. Die Methode kann aberauh zur automatisierten Optimierung des Shwingungs- und Komfortverhaltens imAntriebsstrang eingesetzt werden. Über die mittels Simulation ermittelte Körper-shallanregung, also der in die Karosserie eingeleiteten dynamishen Kräfte, kanndas BOOM-Geräush direkt auf rein virtueller Basis mit der geforderten Ergebnis-qualität ermittelt werden. Vorhandene FEM-Akustikmodelle des Fahrzeugaufbauserlauben zusätzlih die Berüksihtigung des Ein�usses der Karosseriekonstruktion[77℄.
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8. Zusammenfassung der Ergebnisse
Vibro-akustishe Geräushphänomene des Antriebsstranges, verursaht durh dieDrehungleihförmigkeit der Verbrennungskraftmashine, führen oftmals zu komfort-mindernden NVH-Phänomen im Fahrzeuginnenraum. Um den Shwingungs- undAkustikkomfort zukünftiger Fahrzeuge bereits in frühen Entwiklungsphasen e�zi-ent, d.h. bei geringeren Kosten und verkürzter Dauer, verbessern zu können, werdenim virtuellen Entwiklungsprozess verbesserte Simulationsansätze mit höherer Ge-nauigkeit benötigt. In dieser Arbeit werden Simulationsmethoden zur Vorhersagedes vibro-akustishen Verhaltens von konventionellen PKW-Antriebssystemen fürvershiedene Anwendungen im Entwiklungsprozess hinsihtlih des Geräushphä-nomens Brummen beshrieben. Shwerpunktmäÿig liegt der Fokus der Arbeit aufder detaillierten Analyse der Modellbildung, -parametrierung, Ergebnisqualität undRehene�zienz.NVH-Phänomene des PKW-Antriebsstranges werden ohne einheitlihe Normungnah lautmalerishen Gesihtspunkten benannt und zusätzlih auh nah dem Last-und Betriebszustand unterteilt. Das in dieser Arbeit vorwiegend untersuhte Brumm-Geräush (engl. booming noise) unterteilt sih in ein niederfrequentes und hohfre-quentes Geräushphänomen. Ersteres tritt vorwiegend bei Dieselmotoren auf, welheim unteren Drehzahlbereih groÿe Drehungleihförmigkeiten aufweisen. Das hohfre-quente Geräush tritt bei höheren Drehzahlen auf und wird durh die Massenkräfteverursaht.Die experimentellen Untersuhungen zur Modellvalidierung wurden mit einemMittelklasse PKW (Golf V TDI mit 4motion Antrieb) durhgeführt. Die shrittweiseVorgehensweise zur Modellveri�kation beruht auf einer genauen Modellanalyse desTeilsystems über Komponententests und anshlieÿender Veri�kation des Gesamtsy-stems über Untersuhungen am akustishen Rollenprüfstand. Es hat sih gezeigt,dass für den Abgleih Volllastbeshleunigungen unter Vorgabe einer leihten Fahr-bahnsteigung, zur Verlängerung der Hohlaufdauer, gut für die Modellveri�kationgeeignet sind. Die Messung von Drehungleihförmigkeiten bei relevanten rotieren-den Bauteilen wie Zweimassenshwungrad (ZMS), Kardan- und Seitenwellen mittelsInduktivsensoren und Laservibrometer, sowie von Beshleunigungen an den Anbin-dungsstellen zum Fahrzeugaufbau kann verhältnismäÿig einfah appliziert werden201



8. Zusammenfassung der Ergebnisseund ermögliht eine sihere Modellvalidierung. Zusätzlih wurde nahgewiesen, dasseine rein virtuelle Modellvalidierung und -verbesserung des Ehtzeit-Modells an-hand des detaillierten O�ine-Modells, z. B. im Bereih der Drehshwingungen derKardanwelle und des Reifens, durhgeführt werden kann. Diese Vorgehensweise istinsbesondere für die sehr frühe Entwiklungsphase geeignet.Eine neue Methode zur Messung von Biegeshwingungen im Bereih der Kardan-welle wurde am Antriebsstrangprüfstand mittels Laservibrometer entwikelt. Der ge-samte Antriebsstrang inklusive der Aufhängung Hinterahsgetriebe und HilfsrahmenHinterahse ist hierbei am Prüfstand aufgebaut und wird bei konstanter Drehzahlim Resonanzbereih betrieben. Die Ergebnisse zeigen, dass die Biegeshwingungender Kardanwelle mit Starrkörperbewegungen des Hinterahsgetriebes gekoppelt sindund beim untersuhten Fahrzeug bereits ab 100 Hz auftreten. Sie fallen damit in dentie�requenten Frequenzbereih des Brumm-Geräushes.Für die Vereinfahung von Ehtzeit-Modellen des Antriebsstranges wurden allge-mein gültige Rihtlinien hinsihtlih der Modellbildung, Parametrierung in Verbin-dung mit der Diskretisierung und der daraus resultierenden Anzahl von Freiheits-graden de�niert. Dabei ist eine Vorgehensweise entwikelt worden, um die Drehun-gleihförmigkeit der Verbrennungskraftmashine kurbelwinkelaufgelöst und dennohe�zient zu berehnen. Für die Drehshwingungen im Bereih der Kardanwelle konn-te nahgewiesen werden, dass eine feinere Diskretisierung im Bereih an der hinterenHardysheibe notwendig ist, um den Drehshwingungstilger korrekt anzuregen. Da-bei ist eine Diskretisierung der Kardanwelle in mindestens 5 Teilwellen erforderlih,um das Übertragungsverhalten der Kardanwelle (inkl. Tilger) mit den notwendigenShwingungsphänomenen im de�nierten Frequenzbereih abbilden zu können.Die Einbindung elastisher Körper im Bereih der Kardanwelle bei ehtzeitfä-higen Antriebsstrangmodellen ermögliht es, Biegeshwingungen der Kardanwellemit zu berüksihtigen. Dadurh wird eine verbesserte Ergebnisqualität der Shwin-gungen im Bereih des Hilfsrahmens und des Hinterahsgetriebes erreiht. Für einedetaillierte Abbildung der Shwingungen ist es ausreihend die ersten 4 Eigenmo-den (ersten Biegungen und Torsion) bei der modalen Reduktion einzubinden. Um diedynamishe Kraftanregung an den Koppelstellen zum Fahrzeugaufbau mit Ehtzeit-Modellen genauer abbilden zu können, ist es zusätzlih auh erforderlih, die ela-stishe Aufhängung des Hinterahsgetriebes und des Hilfsrahmens abzubilden. EineVereinfahung des Systems nur auf ein elastish gelagertes Hinterahsgetriebe be-deutet eine deutlihe Vershlehterung der Ergebnisqualität.Shlupfbasierte Reifenmodelle zeigen bei höherfrequenten Shwingungen ein zustark gedämpftes Shwingungsverhalten. Durh eine Modellerweiterung um ein Single-Contat-Point-Transient-Tire-Model können die Rotationsshwingungen an den Rä-dern im Vergleih zur Messung mit guter Übereinstimmung der Drehzahl- und Am-202



8. Zusammenfassung der Ergebnisseplitudenlage abgebildet werden. Die Rehenperformane vershlehtert sih durhdiese Modellerweiterungen kaum.Mit den angeführten Modellverbesserungen und Modellrihtlinien ist es möglihbei Ehtzeit-Modellen Drehshwingungen im Frequenzbereih bis a. 100 Hz mitnahezu gleiher Ergebnisqualität wie bei O�ine-Modellen zu berehnen. Dabei er-reihen ehtzeitfähige Torsionsshwingermodelle des Antriebsstranges ohne �exibleKörper die Ehtzeitfähigkeit und können auf Hardware in the Loop (HiL) Systemeneingesetzt werden. Die Ehtzeitfähigkeit von Modellen mit elastishen Körpern imBereih der Kardanwelle wurde auf einem Standard PC abgeshätzt. Die Umlegungder Berehnungsdauer auf die des Ehtzeitsystems bestätigt mit hoher Wahrshein-lihkeit, dass auh für diese Modelle die Ehtzeitfähigkeit gegeben ist. An die Gren-zen der Ehtzeitfähigkeit stoÿen Antriebsstrangmodelle bei der Einbindung modalkondensierter Körper und durh eine zunehmende Modellkomplexität. Bei zusätz-liher Berüksihtigung der Aufhängung des Hinterahsgetriebes werden mit demModell auh die gekoppelten Biegeshwingungen der Kardanwelle und des Hinter-ahsgetriebes berüksihtigt, jedoh vershlehtert sih damit die Ehtzeitfähigkeitdeutlih.Eine neue Methode zur Identi�kation von niht vorhandenen bzw. mit Unsiher-heiten behafteten Modellparametern mittels eines völlig automatisierten Messungs-und Rehnungsabgleih wurde entwikelt. Diese beruht auf dem Vergleih der Am-plitudenverläufe der dominierenden 2. Motorordnung im Frequenzbereih und ver-bessert die Abweihung zur Messung um mehr als 70%. Eine Optimierung auf Basisvon direkten Zeitbereihsdaten erwies sih niht als zielführend, da bereits geringePhasenvershiebungen der Zeitsignale eine Optimierung ine�zient mahen.Die mit Hilfe des automatisierten Messungs- und Rehnungsabgleihes ermittel-ten Parameterwerte geben Rükshlüsse auf die im Gesamtsystem unter realem Be-trieb auftretenden Parameterwerte. Es zeigt sih, dass die übliherweise vorhandenenstatishen Drehstei�gkeiten zu gering sind und bei Gesamtantriebsstrangsimulatio-nen erhöht werden müssen, wie dies auh in der Literatur für derartige Werksto�ebeshrieben ist. Die Dämpfungen weisen einen noh deutliheren Anstieg auf. Insbe-sondere bei den Hardysheiben werden die Parameter im Vergleih zur vorhandenenLiteratur in der Optimierung besonders hoh berehnet (Faktor a. 10). Es zeigtsih jedoh, dass mit niedrigeren Werten, wie durhaus in der Literatur bestätigt,nah wie vor eine deutlihe Verbesserung zum Basismodell erreiht wird.Anhand eines detaillierten O�ine-Simulationsmodells wird gezeigt, dass übli-herweise in der Industrie vorhandene Basismodelle zu verbessern sind, um Shwin-gungen des Antriebsstranges im Frequenzbereih bis 100 Hz mit hoher Ergebnis-qualität zu simulieren. Der Nahweis beruht auf einer systematishen Vorgehens-weise mit Modellverbesserungen am Teilsystem und anshlieÿendem Vergleih des203



8. Zusammenfassung der ErgebnisseGesamtsystemverhaltens. Im Zuge der Analysen auf Teil- und Gesamtsystemebe-ne wurden zusätzlih auh die Modellbildung und Parametrierung von nihtlinearenÜbertragungselementen im Antriebsstrang wie dem Zweimassenshwungrad und denElastomerlagern im Bereih der Hinterahse eingehend untersuht.Mittels eines physikalishen Modells des Zweimassenshwungrades, welhes dieMasse der Feder, die Reibung der Feder im Ringkanal und den Kontakt zwishenFederwindungen berüksihtigt, kann das nihtlineare Übertragungsverhalten ge-nauer abgebildet werden. Dieses Modell weist jedoh, aufgrund der benötigten klei-nen Shrittweite, den Nahteil einer langen Berehnungsdauer auf. Durh Analyseder Hystereseshleifen bei vershiedenen Drehzahlen kann das drehzahlabhängigeDämpfungs- und Stei�gkeitsverhalten ermittelt und ein phänomenologishes kennli-nienbasiertes Modell des Zweimassenshwungrades abgeleitet werden. Durh die Im-plementierung des nihtlinearen Verhaltens über die drehzahlabhängige Stei�gkeits-und Dämpfungskennlinie kann dieses Modell auh für die Ehtzeit-Simulation ein-gesetzt werden. Die Kennlinien sind jedoh für den untersuhten Lastfall limitiert,erreihen dabei aber die gleihe Ergebnisqualität bei deutlih reduzierten Rehen-zeiten.Elastomerlager, wie sie zum Beispiel zur Shwingungsentkoppelung zwishenFahrwerk und Fahrzeugaufbau im Bereih der Hinterahse verwendet werden, wei-sen ein deutlih nihtlineares Übertragungsverhalten, mit Amplitudenabhängigkeit,Frequenzabhängigkeit, Alterungsein�üssen, Temperaturabhängigkeit, Ein�üsse auf-grund mehraxialer Belastung und Vorlast auf. Im Bereih der Hinterahse werden fürElastomerlager häu�g nur sehr vereinfahte Modellansätze mit Kraft-Weg-Gesetzenund idealer viskoser Dämpfung (aus statishen Kennlinien ermittelt) verwendet. Eskonnte gezeigt werden, dass bei Berüksihtigung der dynamishen Stei�gkeit beia. 50 Hz das Shwingungsverhalten im Vergleih zur Messung deutlih besser ab-gebildet werden kann. Mit der Einbindung eines noh detaillierteren Modells nahPfe�er, das die Frequenzabhängigkeit der Stei�gkeit genauer abbildet, wird eine zurMessung vergleihbare Genauigkeit erreiht.Wegen der Modellkomplexität und Berehnungsdauer ist eine direkte Optimie-rung von unbekannten Modellparametern beim detaillierten O�ine-Modell sehr lang-wierig und niht mehr zielführend. Um diesen Nahteil zu umgehen, wurde dieMethode zum systematishen Abgleih zwishen Messung und Rehnung erwei-tert. Durh die Identi�kation des Mehrkörpersimulations-Modells durh ein Kriging-Metamodell wird der Abgleih deutlih beshleunigt. Aufgrund der groÿen Parame-teranzahl beruht die erweiterte Methode auf Suboptimierungen, in der Parametergruppiert werden. Die Parametersamples werden mittels Latin-Hyperube-Samplinggeneriert. Die Methode bietet zusätzlih den Vorteil, dass der gesamte de�nierte Pa-rameterraum betrahtet und damit die Wahrsheinlihkeit, ein möglihst globalesMinimum zu �nden, stark erhöht wird. Zusätzlih lässt sih diese Vorgehensweise204



8. Zusammenfassung der Ergebnissegut parallelisieren und bietet damit einen noh weiteren Rehenzeitvorteil. Die Opti-mierung erweist sih gegenüber der direkten Optimierung als sehr stabil, da die Ap-proximation mittels Kriging-Metamodellen das Zielfunktional leiht glättet. Durhden systematishen Messungs- und Rehnungsabgleih wird die Ergebnisqualität imVergleih zu den verbesserten Modellen mit dynamisher Stei�gkeit nohmals uma. 20% verbessert. Die ermittelten Parameterwerte bilden das Modellverhalten imrealen Betrieb noh besser ab und geben damit Rükshlüsse auf Parameterein�üsseunter realen Betriebsbedingungen.Die geringere Parameteranzahl (a. 10) und die kurze Rehenzeit beim Ehtzeit-Modell verbessert bei der Abstimmung der Stei�gkeits- und Dämpfungsparameter imBereih der Drehshwingungen die Ergebnisqualität bei geringer Optimierungsdauerdeutlih. Beim O�ine-Modell und dem Abgleih von Stei�gkeits- Dämpfungspara-metern im Bereih der Shwingungsanregung zum Fahrzeugaufbau stoÿt die ent-wikelte Methode mittels Metamodell und Suboptimierung, aufgrund der gröÿerenAnzahl von Parametern (> 30) und der deutlih längeren Berehnungsdauer, an dieGrenzen. Es wird dabei eine niht so deutlihe Modellverbesserung im Vergleih zuden Drehshwingungen erreiht.Mit den beshriebenen Simulationsmethoden können Shwingungen im PKW-Antriebsstrang im Frequenzbereih bis a. 100 Hz e�zient und mit verbesserterErgebnisqualität simuliert werden. Die erarbeiteten allgemein gültigen Rihtlinienzur Modellbildung und -parametrierung und die Erkenntnisse zu Rehene�zienzund Ergebnisqualität sind ein wihtiger Beitrag zur Verbesserung des Simulations-prozesses. Damit wird die Forderung nah virtuellen Produktentwiklungsmethoden,welhe vor allem in der frühen Phase noh stärker zu forieren sind, unterstützt.
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