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Kurzfassung

Schwingungen des Antriebsstranges, verursacht durch die Drehungleichférmig-
keit der Verbrennungskraftmaschine, fiihren oftmals zu komfortmindernden NVH-
Phénomen, wie zum Beispiel dem Boom-Gerédusch (Brumm-Gerédusch). Um die Qua-
litdat zukiinftiger Produkte weiter zu verbessern und um in diesem Zusammenhang
eine noch effizientere Produktentwicklung zu erreichen, ist es notwendig, vor allem
virtuelle Entwicklungsmethoden, auch in Kombination mit realer Hardware, zu ver-
bessern. Ziel ist es, eine moglichst frithe und zunehmend virtuelle Absicherung im
Prozess voranzutreiben, um Kosten und Entwicklungszeiten weiter zu senken.

In dieser Arbeit werden Echtzeit- und Offline-Mehrkorpersimulationsmodelle ei-
nes PKW-Antriebsstranges zur Simulation des vibro-akustischen Verhaltens, insbe-
sondere des Boom-Gerdusches hinsichtlich der Modellbildung, Ergebnisqualitit und
Recheneffizienz analysiert. Die gezeigten Untersuchungen dienen als Basis um die
aufgebauten Modelle hinsichtlich der Modelldetaillierung, -parametrierung und Be-
rechnungsdauer zu verbessern und um eine verallgemeinerbare Vorgehensweise zur
Phé&nomenabbildung von NVH-Phdnomenen daraus abzuleiten. Die Berechnungen
wurden mit umfangreichen Messungen am akustischen Rollenpriifstand validiert.
Am Antriebsstrangpriifstand wurde eine einfache aber effiziente Vorgehensweise er-
arbeitet um Kardenwellenbiegeschwingungen mit einem Scanning Laservibrometer
zu erfassen.

Detaillierte Offline-Simulationsmodelle konnen herangezogen werden um Echtzeit-
Modelle hinsichtlich der genannten Eigenschaften zu verbessern und ermoglichen so
bereits in frithen Entwicklungsphasen eine erste Modellvalidierung, bevor erste Pro-
totypenmessungen vorhanden sind.

Die vorliegende Arbeit gibt dabei Riickschliisse mit welchem Detaillierungsgrad
und in welchem Frequenzbereich Echtzeit-Modelle des Antriebsstranges noch mit
hinreichender Ergebnisqualitdt im Vergleich zu sehr detaillierten Offline-Modellen
berechnet werden konnen. Es konnte nachgewiesen werden, dass Drehschwingungen
im Frequenzbereich bis ca. 80 Hz mit Echtzeit-Modellen mit sehr guter Ergebnisqua-
litdt berechnet werden konnen. Ferner konnte gezeigt werden, dass die Einbindung
modal kondensierter Korper (z.B. im Bereich der Kardanwelle) in der Echtzeit-
Simulation beherrschbar ist, es aber noch Erweiterungen bei der Modellportierung
seitens der Softwarehersteller bedarf. An die Grenzen der Echtzeitfahigkeit stoflen
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Echtzeit-Modelle bei der gekoppelten Simulation von Aufbau- und Aggregatschwin-
gungen (Motor-Getriebe-Verband und Hinterachsgetriebe), welche im untersuchten
Frequenzbereich nicht mehr in Echtzeit simuliert werden kénnen. Im Gegensatz dazu
ist es moglich mit detaillierten Offline-Modellen des Antriebsstranges Biegeschwin-
gungen der Kardanwelle, welche mit Schwingungen des Hinterachsgetriebes gekop-
pelt sind, mit guter Ubereinstimmung zur Messung zu berechnen. Zur Verbesserung
der Ergebnisqualitét ist es notwendig, insbesondere die frequenzabhéngigen Parame-
ter von nichtlinearen Komponenten (z. B. Elastomerlager, Hardyscheiben) im Modell
zu beriicksichtigen. Mittels einer automatisierten und systematischen Parameteri-
dentifikation fiir Echtzeit- und Offline-Modelle mit nichtlinearer Optimierung kann
die Ergebnisqualitdt nochmals deutlich verbessert werden. Im Gegensatz zu den nor-
malerweise verwendeten idealisierten Randbedingungen am Komponentenpriifstand
kann mit dieser Methode das reale Umfeld fiir Elastomerlager im Gesamtantrieb
beriicksichtigt werden. Mit dem beschriebenen Vorgehen liegt auch ein verallge-
meinerbarer Ansatz mit Richtlinien zur effizienten und detaillierten Simulation von
NVH-Phénomen vor.
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Abstract

Drive train vibrations, excited by the rotational irregularity of internal combus-
tion engines, often cause uncomfortable NVH phenomena like the booming noise. To
further improve the quality of future products and to reach a more efficient product
development process it is essential to mainly improve virtual and combinations of
virtual and hardware based product development methods. The aim is to increase
virtual reliability in the process, to further reduce costs and development time.

In this thesis real time and offline multi body simulation models of a passenger
car drivetrain, used to simulate the vibro-acustic behaviour with focus on booming
noise, are analysed towards different modeling approaches, results quality and cal-
culation efficiency. The shown investigations are a basis to improve the developed
models with respect to results quality and calculation efficiency to derive a general
valid approach for simulating NVH phenomena. The calculations are compared with
various measurements on an acoustic roller dyno. At a drivetrain testrig a simple

but efficient approach was developed to measure bending vibrations of the propeller
shaft.

Detailed offline simulation models can be used to improve real time models to-
wards the mentioned aspects. Thereby they allow a first model validation already
at early development stages, before first measurements of prototypes are available.

In this thesis conclusions can be drawn which level of detail and which frequency
range is valid for real time models for a precise simulation. It could be shown, that
rotational irregularities can be simulated in real time, with high results quality and
in the frequency range up to 80 Hz. Further it could be shown, that implementing
modal condensated bodies (e.g. of the propshaft)is possible in real time simulation,
but still enhancements for the model transfer to the hardware target are required
from the software manufacturers. Limitations are given for real time simulation
models for the coupled simulation of body and aggregates vibrations (eg. power
unit, rear axle drive), which cannot be simulated under real time in the considered
frequency range. In contrast offline simulation models of the drivetrain allow sim-
ulating coupled bending vibrations of the propshaft and the rear axle drive with
good correlation compared to the measurements. To improve results quality it is
essential to include the frequency dependent parameters of nonlinear components
(elastomeric mounts, hardy discs) in the model. With an automatized and sys-
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tematic parameteridentification method for real time and offline simulation models
results quality can be improved significantly. Compared to the normally used ideal
boundary conditions on component test rigs, this method allows to consider the real
surrounding conditions of the entire drive train. The available approach provides a
generally valid method to efficiently and precisely simulate NVH phenomena.
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1. Einleitung

1.1 Einfiihrung

Das NVH-Verhalten von Personenkraftwagen ist heutzutage ein wichtiges pri-
mares Qualitdtsmerkmal und beeinflusst damit die Kaufentscheidung des Kunden
entscheidend (Abbildung 1.1). Niederfrequente Schwingungen des Antriebsstranges
(bis ca. 100 Hz) werden dabei hauptsichlich durch die Verbrennungskraftmaschi-
ne (Drehungleichférmigkeit) und durch Fahrbahnunebenheiten (Fahrbahn erregte
Schwingungen) angeregt. Durch das Eigenschwingungs- und Ubertragungsverhalten
des gesamten Antriebssystems konnen die Anregungen unter charakteristischen Be-
triebsbedingungen im Triebstrang verstirkt und in den Fahrzeugaufbau eingeleitet
werden. Dadurch werden globale Eigenmoden des Aufbaus angeregt. Die Fahrzeug-
insassen nehmen die dadurch hervorgerufen Schwingungen und Gerdusche je nach
Starke und Ausmaf als qualitdtsmindernd, als unangenehm oder verbundenen mit
Unwohlsein war.

direkt
Formgebung/Design
A Vibroakustik/Sound

Fahrleistung

Verbrauch

Erlebbarkeit Zuverlassigkeit

Fahrzeugsicherheit
Werthaltigkeit

Umweltfreundlichkeit

mittelbar

Abbildung 1.1: Unmittelbarkeit des Erlebens wesentlicher Fahrzeugeigenschaften
nach [236]

Die Simulation von Antriebssystemen spielt in der Fahrzeugentwicklung eine im-
mer wichtigere Rolle, da dadurch Entwicklungszeiten verkiirzt und Entwicklungsko-
sten gesenkt werden konnen. Hierbei ist jedoch entscheidend, dass die Simulation in

1



1. Einleitung

allen Phasen der Entwicklung in Abhéingigkeit von der jeweiligen Anforderung aus-
sagekriftige und auch belastbare (belastbar im Sinne von abgesichert) Ergebnisse
liefern kann. Dies erfordert effiziente und an die bei der Entwicklung auftretenden
Probleme angepasste CAE-Methoden mit einer hohen Ergebnisqualitdt. So ist es
moglich bereits in der frithen Konzept- und Design-Phase die hohen Anforderun-
gen an das zukiinftige Produkt zu evaluieren, friithzeitig in den Prozess einzusteu-
ern und diesen somit besser abzusichern. In spateren Entwicklungsphasen konnen
mit Hilfe von Simulationen zeitaufwendige und kostenintensive Prototypentests mit
Varianten- und Parameterstudien reduziert werden. Entwicklungszeiten werden da-
durch verkiirzt (sogenanntes Frontloading im Entwicklungsprozess) und Entwick-

lungskosten gesenkt (siehe Abbildung 1.2 und 1.3).

Produktmodifikation
A Reifegrad des Produktes mit Reifegrad des Produktes mit
"Frontloading" Ansatz traditionellem Ansatz
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- — — —
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/ ¢ Reduzierte "_"
’ "Time to Market" SoP SoP
/ Pré-Development
- ~
., ", hase
[/
4 ’
[/ T
1, Prﬁduktion-Deanpment
I / ; Phase
' \
. ,’ \ 1| Prodykt-
‘ T
' "Frontloading” \ 4l Val:il]eflllgs
mittels Simulation = ey
~

Entwicklungsdauer

Abbildung 1.2: Optimierung des Antriebsstrang-Entwicklungsprozesses durch Front-

loading nach |171]

Die hier vorliegende Arbeit behandelt Schwingungen des Triebstranges hervorge-
rufen durch die Drehungleichférmigkeit des Verbrennungsmotors. Die Thematik ist

>
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Entwicklungsprozess (Abstimmung Fahrbarkeit) >
Math. Modell > Prifstand HiL > Rollenprifstand > StraRe >
- Vorkalibrierung - Kalibrierung (manuell - Kalibrierung (manuell - Fahrzeug Benchmark
- Vorbereitung und automatisiert) und automatisiert) - Endkalibrierung
Prifstand - Abschatzung Aufwand - Emissionen und - Bewertung Entwicklung
- Layout von Kalibrierung Fahrbarkeit - Qualitatstests
mech. Komp. - Qualitatsuberpriifung - Branding
- Virtuelles der virtuellen Komp.

Packaging

Abbildung 1.3: Abstimmung der Fahrbarkeit im Entwicklungsprozess [234]

insofern von hoher Relevanz, da aufgrund von Downsizing Methoden, wie Reduk-
tion der Zylinderzahlen, verstirkte Aufladung und verbesserte Brennverfahren mit
hoherer Zylinderdruckanregung, die Anregung der Verbrennungskraftmaschine wei-
ter zunimmt. Vor allem aufgeladene Dieselmotoren, in Kombination mit hinsichtlich
Verbrauch und Emissionen optimierten Brennverfahren, stellen hier enorme Her-
ausforderungen an die NVH-Abstimmung des Antriebsstranges dar. Verscharft wird
diese Tendenz zusatzlich noch durch eine verbrauchsoptimale Betriebsstrategie bei
niedrigen Drehzahlen und héheren Lasten (Downspeeding).

Die hohe Drehungleichformigkeit ist jedoch kein rein dieselmotorisches Attribut,
denn auch beim Ottomotor steigt aufgrund der Einfiihrung der Direkteinspritzung
und Aufladung die motorseitige Anregung. Fiir zukiinftige Fahrzeugentwicklungen
bedarf es daher einer optimierten NVH-Abstimmung des gesamten Antriebsstranges.
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1.2 Stand der Wissenschaft

Historisch gesehen hat H. Frahm [63] zu Beginn des 19. Jahrhunderts erste Un-
tersuchungen iiber dynamische Vorginge in Wellensystemen von Schiffsmaschinen
sowohl experimentell als auch rechnerisch durchgefiihrt. 1901 hat L. Gottingen [152]
theoretische Untersuchungen iiber die Dynamik von Kurbelgetrieben veroffentlicht.
Entscheidend vorangetrieben wurde die Forschung durch die Forderung nach Leicht-
bau fiir Luftschiffe und Flugzeuge [51].

Mit dem Beginn des Computerzeitalters erfolgt eine rasante Weiterentwicklung
der Simulation von Antriebssystemen. Heutzutage kommt vor allem der {ibergeord-
neten Gesamtsystembetrachtung [136, 137, 140, 138, 139| eine besondere Rolle zu,
da sich durch das Zusammenwirken der verschiedenen Teilsysteme Synergieeffekte
zeigen.

Die begrenzte Verfiigharkeit fossiler Kraftstoffe und die zunehmende Umweltbe-
lastung beeinflussen hauptséchlich die legislativen und gesellschaftlichen Rahmenbe-
dingungen in der Fahrzeugentwicklung. Dabei miissen die betriebswirtschaftlichen
Aspekte sowie die Nachhaltigkeit des Produktes beriicksichtigt werden. Hinsicht-
lich der Optimierung des Antriebsstranges gehort zu den wesentlichen Zielen die
Fahrleistung und den Komfort zu verbessern und gleichzeitig eine Reduktion des
Verbrauchs zu erreichen [26].

Zink und Hauer gehen in [240] im Detail auf Downsizing Mafnahmen bei Diesel-
motoren und den Auswirkungen auf das Drehschwingungsverhalten ein. Seit der Ein-
fiihrung neuer Brennverfahren bei Dieselmotoren in Kombination mit Turboaufla-
dung Anfang der neunziger Jahre steigt die Anregung der Verbrennungskraftmaschi-
ne iiber die Drehungleichférmigkeit zunehmend und es wurden Systeme zur Schwin-
gungsisolation entwickelt und eingefiihrt. Zukiinftige Entwicklungen gehen von einer
weiteren Erhohung des Motormomentes und geringeren Zylinderzahlen aus (4 statt
6 Zylinder, 3 statt 4 Zylinder und in Zukunft auch 2 statt 3 Zylinder) und fiithren
dadurch zu einer weiteren Erhohung der Anregung. Eine weitere Steigerung der Zy-
linderdriicke fiihrt direkt zur Erhéhung der Drehungleichformigkeit und bei gleich
bleibendem Hubraum zu einer schlechteren Abkoppelung durch den Dampfer, da
dieser aufgrund der steigenden Momente entsprechend angepasst werden muss. Die
Verringerung der Zylinderanzahl fiihrt bei gleichem Moment zu groferen Drehun-
gleichformigkeiten bei jedoch tieferen Anregungsfrequenzen. Die Schwingungsanre-
gung verscharft sich zusitzlich durch eine hohere Sensitivitit des Antriebsstranges
begriindet durch Mafknahmen zur Verlustreduktion, des Leichtbaus und aufgrund
standig steigender Kundenanforderungen.

Reik gibt in [174] auch einen Uberblick iiber Anregungsmechanismen und Ei-
regerquellen von Torsionsschwingungen im Antriebsstrang. Die Haupterregerquelle
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stellt die Drehungleichférmigkeit der Verbrennungskraftmaschine dar. Diese wird
durch die Massen- und Gaskrifte hervorgerufen. Erstere treten erst bei hoheren
Drehzahlen in Erscheinung. Bei Schwingungsphdnomenen ist auch die ungleichmé-
fsige Ziindung oder sogar eventuelle Ziindaussetzer fiir das Schwingungsverhalten von
besonderem Interesse. Eine sprunghafte Anderung des Motormomentes regt nieder-
frequente Schwingungen des Antriebsstranges (Ruckeln) an.

Fiir die Simulation von Schwingungen in Antriebssystemen werden hauptséichlich
die Mehrkorpersimulationsmethode und die Finite Elemente Methode eingesetzt. Die
Mehrkorpersimulation erlaubt es gegeniiber der Finite Elemente Methode transiente
Fahrmanover und Nichtlinearitdten im Modell im Zeitbereich effektiv zu simulieren.
Elastische Eigenschaften von verformbaren Korpern kénnen iiber statische und dy-
namische Kondensierungsmethoden in das Modell eingebunden werden. Holzer stellt
in [108] eine Methodik zur Berechnung des Motorhochlaufes mittels Finite Elemente
Methode (FEM), iiber die Berechnung von stationiren Drehzahlpunkten vor. In [113]
wird die Finite Elemente (FE) Modellierung der flexiblen Mehrkérpersystemdyna-
mik beschrieben und dabei auf die 3 Systemkomponenten dreidimensional elastisch
deformierbare Korper, Starrkorper und elastischer Balken genauer eingegangen.

Ein Uberblick iiber die mathematische und mechanische Grundlagen von Mehr-
korpersystemen ist z. B. in |48, 200, 201, 221] gegeben. In der Literatur werden un-
terschiedliche Moglichkeiten zur Beschreibung des Koordinatensystems in relativen,
mittels Referenzpunkt, natiirlichen und gemischten Koordinaten erldutert. Ausge-
hend von der kinematischen Analyse werden die Bewegungsgleichungen fiir die dy-
namische Analyse in Form von abhéngigen und unabhéngigen Koordinaten sowie die
Formulierung der Bewegungsgleichungen auf Basis von Geschwindigkeitstransforma-
tionen und kanonischen Gleichungen angegeben. Im Bereich der Echtzeit-Simulation
wird auf die unterschiedlichen Formulierungen der Gleichungen eingegangen.

1.2.1 Offline-Simulation

Bei der Simulation von Schwingungen im Antriebsstrang sind besonders die Mo-
dellbildung und die -parametrierung von grofem Interesse, um die abzubildenden
Phanomene mit hoher Ergebnisqualitidt und -effizienz simulieren zu kénnen. Zahlrei-
che Autoren haben sich mit den Grundlagen iiber die Modellbildung und Simulation
von Antriebsstrangschwingungen beschéftigt z. B. |62, 87, 135, 143, 110, 192|.

Zur Modellierung der Drehungleichférmigkeit der Verbrennungskraftmaschine
existieren verschiedene Ansitze, die sich vorwiegend nach dem Untersuchungsziel
und dem Detaillierungsgrad unterscheiden. Oftmals werden die Massenkrifte der
Verbrennungskraftmaschine durch eine starre Kurbelwelle mit Punktmassen fiir die
hin- und hergehenden Bauteile modelliert. Die Gaskréfte werden iiber freie Krifte,
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welchen auf die Kolben wirken, aufgeprigt [12, 53, 178, 177, 218|. Die dabei be-
notigten Daten werden aus Indizierdaten ermittelt. Stehen fiir die Untersuchungen
keine Zylinderdruckdaten zur Verfiigung, so werden vorhandene Indizierdaten von
einem dhnlichen Aggregat entsprechend der Momentenkennlinie des verwendeten
Motors skaliert. Ein weiterer einfacher Ansatz zur Abbildung der Gaskraftanregung
basierend auf Ansatzfunktionen ist in [196, 197| beschrieben. Weitere Modelle zur
Abbildung der Drehungleichférmigkeit sind ebenfalls in [196, 197| zu finden.

Mit dem Einfluss des Arbeitsprozesses von Dieselmotoren auf den Reibmittel-
druck hat sich Schwarzmeier [198] beschéftigt. In der Arbeit wird eine sehr detail-
lierte Methode zur Berechnung des Reibmitteldruckes erarbeitet. Bei der Simulation
von Schwingungen in Antriebssystemen wird das Reibmoment vielfach iiber ein von
der Drehzahl abhéingiges und iiber das Arbeitsspiel konstantes Verlustmoment ab-
gebildet.

Zur Untersuchung von tieffrequenten Gerduschphidnomenen im Antriebsstrang
(< 150 Hz) werden Strukturen wie Gehiuse (Motor-Getriebe-Verband, Hinterachs-
getriebegehiuse) héufig starr abgebildet, da die ersten globalen Eigenformen bei
Frequenzen grofser als ca. 200 Hz auftreten. Erst zur Untersuchung hoherfrequen-
ter Schwingungsphdnomene werden elastische Strukturen in die Modelle eingebun-
den [218, 86]. Um eine effiziente Simulation im Zeitbereich zu gewéhrleisten, wird
fiir elastische Korper eine statische und dynamische Reduktion der Freiheitsgrade
durchgefiihrt [53|. In [178, 177| wird eine weitere Methode zur Beriicksichtigung des
elastischen Verhaltens angewandt. Dabei werden das Motor- und Getriebegehiuse
iiber starre Korper abgebildet und mittels elastischer Elemente gekoppelt, sodass die
ersten Eigenformen abgebildet werden kénnen. Bohn [24] hat ebenfalls die Wech-
selwirkungen von Schwingungen zwischen dem Motor-Getriebe-Verband und dem
Kurbeltrieb zur Koérperschallanalyse untersucht und dabei festgestellt, dass durch
das modale Verhalten der elastische Abgasanlage Schwingungen am Schwungrad
(Schwungradtaumeln) beeinflusst werden.

Zur Analyse von NVH-Phidnomenen im Antriebsstrang werden die rotierenden
Bauteile des Getriebes als Feder-Masse-Systeme unter Beriicksichtigung des rotato-
rischen Freiheitsgrades abgebildet |20, 141, 142, 183, 211, 231, 112, 90|. Es ergeben
sich je nach gewiihltem Gang und Ubersetzung unterschiedliche Drehmassen und
Steifigkeiten, wenn von einem auf die Bezugswelle reduziertem System ausgegangen
wird. Es kann aber auch als ein verzweigtes System mit den nicht reduzierten Werten
berechnet werden. Fiir die Untersuchung héherfrequenter Antriebsstrangschwingun-
gen ist in [218] eine sehr detaillierte Abbildung des Getriebes mit Balken-Massen
Modellen fiir die Getriebewellen und nichtlinearen Kraftelementen (inkl. Verzah-
nungsspiel) zur detaillierten Abbildung der nichtlinearen Verzahnungskrifte darge-
stellt (Abbildung des Phénomens Rasseln).
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Nichtlineare Ubertragungselemente werden in der Literatur hinsichtlich der Mo-
dellbildung und Ergebnisqualitiat genau betrachtet und dahingehend auch im De-
tail analysiert. Im Bereich des Schwungrades werden heutzutage fiir moderne Fahr-
zeugantriebe mit Dieselantrieb fast ausschlieflich Zweimassenschwungrider (ZMS)
verbaut. Das nichtlineare Verhalten des Zweimassenschwungrades wird haufig iiber
nichtlineare Kennlinien fiir Steifigkeit und Dampfung beriicksichtigt [112, 178, 177,
176, 195, 211|. Eine detaillierte physikalische Abbildungen mit Beriicksichtigung der
Federmasse und Kanalreibung aufgrund der Flieh- und Federkrifte ist in [218, 187,
127] beschrieben. Umfangreiche Untersuchungen im Zusammenhang mit dem Zwei-
massenschwungrad wurden auch von Reik und Schnurr [193] durchgefiihrt. Schnurr
hat das Schwingungsverhalten des sogenannten Weitwinkel ZMS (weichere Abstim-
mung) hinsichtlich des Ruckelverhaltens und beziiglich der ZMS Eigenfrequenz un-
tersucht. Die Riickschliisse wurden dabei mit einem sehr einfachen 3 Massenschwin-
ger fiir Primérseite, Antriebsstrang und Fahrzeug abgeleitet. Fiir das Weitwinkel
ZMS ergeben sich dabei sowohl Vorteile in der Schwingungsisolation bei Ruckelvor-
géngen als auch giinstigere physikalische Zusammenhénge bei der ZMS Resonanz.
Balashov [18] geht auf die simulationsgestiitzte ZMS Auslegung und Optimierung
néher ein. Das dynamische Verhalten von Kupplungen wurde in [195] untersucht.

Uber die Aggregatlager werden einerseits die Schwingungen des Antriebsstranges
vom Fahrzeugautbau entkoppelt, gleichzeitig miissen aber die Reaktionskrifte abge-
stiitzt werden. Das Steifigkeits- und Dampfungsverhalten von Lagern ist daher fiir
die Anregung der Karosserie von zentraler Bedeutung. Héiufig werden Motorlager
mittels nichtlinearen Kraft-Weg Gesetzen (statische Kennlinien) als Feder-Dampfer-
Elemente abgebildet. Die theoretischen Grundlagen zum Schwingungs- und Uber-
tragungsverhalten von hydraulischen Motorlagern wurden sehr detailliert von Singh
und Lee untersucht [203, 146, 147, 145]. In der Simulation werden einerseits mecha-
nische Ersatzmodelle mit Feder-Dampfer Elementen und Punktmassen [146], sog.
Lumped Parameter Modelle (Zusammenfassung der Fluidvolumen, physikalischer
Ansatz) und linearisierte Modelle iiber Ubertragungsfunktionen verwendet. Lee [146]
hat sich im Detail mit den Charakteristiken und Unterschieden der einzelnen Mo-
dellbildungen beschéftigt.

Fiir den Rad Strafe Kontakt werden hiufig Modelle mit hinterlegten Schlupf-
kennlinien implementiert (z.B. [178, 177, 176, 218|). Detailliertere Reifenmodelle
sind heutzutage in kommerziell erhéltlichen Softwarepaketen fiir Mehrkérperdyna-
miksimulation inkludiert. Es gilt zwischen empirischen, semi-empirischen und physi-
kalischen Reifenmodellen zu unterscheiden. Haufig implementierte Reifenmodelle in
giangigen MKS-Softwarepaketen sind z.B. Pacjeka Magic Formula [167| und FTire
[74].

Fiir tieffrequente Schwingungsuntersuchungen im Antriebsstrang wird der Fahr-
zeugautbau vorwiegend als Starrkorper im Modell beriicksichtigt. In [20] wird eine
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modal abgebildete Karosseriestruktur in der MKS-Software untersucht um die Er-
gebnisqualitat zu verbessern.

Mit der Messung von NVH-Phénomenen im Antriebsstrang hat sich Reitz [181,
180] beschéftigt. Er beschreibt unterschiedliche Priifstandsanordnungen und Konfi-
guration um verschiedenste NVH-Phénomene des Antriebsstranges zu untersuchen.
Die Messung von Rotationsschwingungen und deren Einfluss auf das Innengerdusch
hat auch Williams [226] analysiert.

Schalldruck P am
Fahrerohr

ik

Ubertragungsverhalten
Karosserie

T

Ubertragungsverhalten
Fahrwerk und Antrieb

f F

Abbildung 1.4: Vorgehensweise zur Berechnung des Innengerdusches (Schalldruck-
pegel Fahrerohr)

Ein wesentliches Thema der Simulation von Schwingungen im Antriebsstrang ist
die Berechnung des dadurch angeregten Innengerdusches. Die Innengerduschsimula-
tion zur Beurteilung von Prototypenaggregaten hat Alt in [6, 7| im Detail analysiert.
Dabei werden einerseits Verfahren zur Bestimmung der benotigten Funktionen zur
Beschreibung der Luft- und Korperschalliibertragungswege beschrieben und ande-
rerseits die Anregungen des bereits optimierten Antriebsaggregates am Versuchs-
triger ermittelt. Die relevanten Ubertragungsfunktionen wurden dabei an einem
Prototypen bzw. am Serienfahrzeug gemessen. Dabei wird das reziproke Verfahren
(Vertauschen von Sender und Empfinger) angewendet mit dem Nachteil, dass kei-
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ne binaurealen Ubertragungsfunktionen bestimmt werden kénnen. In [2, 132 wird
ebenfalls die Simulation der Gerduschiibertragung von Fahrzeugkarosserien analy-
siert. Die Einfliisse von Karosserieschwingungsformen mit dem Fokus auf das In-
nengerdusch wie dem tieffrequentem Brumm- und Drohngerdusch hat Frappier [64]
untersucht.

Mit der Simulation von Schwingungen bei Allrad-Fahrzeugen haben sich Schrei-
ber [196, 197|, Du [53] und vor allem Riepl et. all [183, 54| beschéftigt. Riepl bewertet
die Schwingungsanregung des Antriebsstranges iiber die z-Amplituden im Bereich
des Hinterachsgetriebes (Roll- und Nickschwingungen).

1.2.2 Echtzeit-Simulation Antriebsstrang

Echtzeit-Simulationsmodelle des Antriebsstranges werden fiir Hardware in the
Loop (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-
gerdaten und Mechatronik-Komponenten im Bereich Antriebsaggregat, Getriebe und
Antriebsstrang verwendet. Bei Echtzeit-Simulationen ist die Entwicklungsumgebung
in welcher die Modelle aufgebaut und parametriert werden von entscheidender Be-
deutung. In der Entwicklungsumgebung werden die Modelle fiir die Zielplattform
kompiliert und auf diese transferiert. Trotz heutiger moderner graphischer Entwick-
lungsumgebungen, die mit gangigen Echtzeitsystemen kompatibel sind, ist die Mo-
dellentwicklung eng an die Hardware des Zielsystems gebunden. Als Entwicklungs-
umgebung fiir Echtzeit-Modelle werden signalflussorientierte Ansétze, objektorien-
tierte Modellierungssprachen wie Modelica und auch Eigenentwicklungen auf Basis
von C/C++ eingesetzt.

Haufig verwendete Entwicklungsumgebungen fiir die Modellerstellung sind Mat-
lab/Simulink |114] (signalflussorientiert), Dymola (objektorientiert) [66] oder eigen-
standig entwickelte Softwareumgebungen [45, 184|. Als Reifenmodelle kommen bei
Echtzeitanwendungen aus Griinden der Rechenzeit meist schluptbasierte Model-
le zum Einsatz. Rill und Hirschberg haben in [184, 185, 106]| ein effektives semi-
physikalisches Reifenmodel beschrieben, das auch fiir Echtzeitanwendungen einsetz-
bar ist.

Die in der Literatur verwendeten Fahrzeug-Echtzeit-Modelle weisen eine stark
reduzierte Anzahl von Freiheitsgraden auf z.B. Rill [184] mit 24 Freiheitsgraden
(Auslegung Fahrzeugregelparameter, Abbildung 1.5), AVL VSM Vehicle Model (Be-
wertung der Fahrbarkeit) mit 24 Freiheitsgraden [235|, Echtzeit-Modell von Gsoll-
pointner [91] mit 14 Freiheitsgraden zur Untersuchung der Fahrzeugdynamik und
Modell nach Capatani [36] zur Untersuchung der Fahrbarkeit mit 9 Freiheitsgraden.
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Abbildung 1.5: Echtzeit-Modell des Antriebsstranges [184]

Echtzeitanwendungen fiir Hardware in the Loop Systeme oder Fahrsimulatoren
erfordern geeignete Integrationsverfahren um das zu Grunde liegende Gleichungssy-
stem innerhalb einer definierten Zeit zu 16sen. (Definition Echtzeit siehe auch Unter-
kapitel 6.3 ,,Echtzeitfdhige Antriebsstrangmodelle fiir Schwingungsuntersuchungen*
ab Seite 102). Dazu werden Integrationsverfahren mit fester Schrittweite eingesetzt.
Verfahren wie das explizite Euler Verfahren bietet den Vorteil, dass der nummeri-
sche Aufwand zur Zeitintegration gering ist. Es treten jedoch bei steifen Systemen
Probleme mit der Stabilitidt auf. Implizite Euler Methoden haben gute Stabilitatsei-
genschaften aber benotigen zusétzliche Iterationsschritte zur Losung des impliziten
Gleichungssystems [32|. In modernen Softwarepaketen sind explizite und implizite
Runge Kutta Verfahren hoherer Ordnung implementiert. Grundlagen zu den Runge
Kutta Verfahren sind in [65, 210, 94, 95| angefiihrt.

Eine wesentliche Rolle im Zusammenhang mit Echtzeit-Simulationen spielen Me-
thoden zur Modellvereinfachung zur Verbesserung der Recheneffizienz. Wallrapp
[221, 222| hat eine Methode zur Auswahl von zu beriicksichtigenden Eigenmoden
bei der dynamischen Modellreduktion von elastischen Strukturen beschrieben. Mit-
tels Modal-Participation-Faktoren wird eine optimierte Auswahl an Eigenmoden
festgelegt. Es zeigt sich, dass schon mit einer geringen Anzahl von selektierten Ei-
genmoden die Ergebnisse mit guter Genauigkeit im Vergleich zu FE-Ergebnissen
simuliert werden kénnen. Auf den Einfluss der Rechenperformance bei der modalen
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Kondensation, insbesondere hinsichtlich der beriicksichtigten dynamischen Eigenmo-
den, der Diskretisierung, des Integrationsfehlers und der Schrittweite, wird in [46]
eingegangen. Einen Uberblick iiber Methoden zur Einbindung flexibler Komponen-
ten in Mehrkorpersystemen wird in [131, 130, 148] gegeben. Die modale Darstellung
beruht mathematisch gesehen auf einer Projektion mittels Beschreibung von Projek-
tionsmatrizen, deren Spalten aus Eigenmoden der elastischen Teilsysteme bestehen.

Mit der Reduktion des Gleichungssystems am konkreten Beispiel einer Radauf-
héngung hat sich Rulka [188] beschiftigt. In [100] wird eine Methode zur Verein-
fachung der Bewegungsgleichungen von Mehrkorpersystemen vorgestellt. Die Vor-
gehensweise beruht auf einer Koordinatentransformation iiber die Projektion der
Bewegungsgleichungen, wobei die lokalen Koordinatenachsen tangential zum Unter-
raum gewahlt werden. Die Methode stellt vorerst noch eine theoretische Betrachtung
zur Modellvereinfachung dar, da bisher noch keine Transformation mit den Voraus-
setzungen der Bijektion, Differenzierbarkeit und vollem Rang der Jakobi-Matrix
existiert. Bei Briihls |28] werden weitere Vorgehensweisen zur Modellreduktion vor-
gestellt, die auf einer dhnlichen Vorgehensweise wie in Heirman [100| beruhen. Ste-
wart [205] greift auf ein Metamodell zur Beschreibung der Longitudinaldynamik bei
PKW zuriick und erreicht damit eine deutliche Modellvereinfachung. Laschet stellt
in [133] ein Verfahren zur Reduktion von torsionalen Schwingerketten vor, welches
auf dem Verfahren von Di [49] beruht.

In Zusammenhang mit Echtzeit-Simulationen in HiL-Umgebungen werden hiufig
die Vorteile von HiL-Tests erwdhnt. Zu den wichtigsten Argumenten sind zu zéhlen
[162]:

e Verkiirzung der Entwicklungszeit:

— Einsparung von Prototypen
— Kein Fahrer und keine Teststrecke sind notwendig
— Tests konnen beliebig oft unter gleichen Bedingungen wiederholt werden
— Tests konnen automatisiert werden
e Zunehmende Komplexitéit aufgrund der gegenseitigen Interaktion der verschie-
denen Steuergerate:
— Betrachtung des Gesamtsystems aufgrund der Interaktionen notwendig

— Mehrere Steuergeriite greifen gleichzeitig ein (z.B. ECU und Getriebe-
steuerung greifen gleichzeitig in Longitudinaldynamik ein).

Die Steuergerite tauschen untereinander Informationen aus (CAN Bus,
Flex Ray usw.)

— Gerite Funktionen werden iiber mehrere Steuergerite verteilt
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Weitere Echtzeitanwendungen finden sich unter anderem noch in [56, 23, 190]. In
[47| ist ein Echtzeit-Modell fiir einen Fahrsimulator beschrieben. Fiir die Beschrei-
bung der Bewegungsgleichungen werden relative Koordinaten und das Jourdainsche
Prinzip angewendet. Als Integrationsverfahren wird ein partieller impliziter Euler
Integrator verwendet.

In [48] werden Voraussetzungen fiir Integrationsverfahren bei Echtzeitanwendun-
gen aufgelistet:

Konstante Integratorschrittweite

Konstante Integrationszeitdauer (muss kleiner als die Rechenschrittweite sein)

Stabilitat des Verfahrens

Keine zeitaufwendigen Rechenoperationen

Grofie Rechenschrittweiten

Bei Echtzeit-Simulationen stehen fiir die mathematische Systembeschreibung
prinzipiell gew6hnliche Differentialgleichungen (ordinary differential equations, ODE)
und differential algebraische Gleichungen (differential algebraic equations, DAE) zur
Verfiigung. Aufgrund des geringeren Aufwandes bei der numerischen Losung sind
ODE eher echtzeitgeeignet. DAE konnen mittels Differentiation der kinematischen
Bindungsgleichungen, mittels Beschreibung iiber Minimalkoordinaten oder Straf-
funktionen als ODE 2. Ordnung formuliert werden. Die Theorie zur Lésung von
ODE ist schon seit langem bekannt und es gibt hier umfangreiche Untersuchungen
zur Stabilitidt, dem Konvergenzverhalten und iiber die Genauigkeit der Losungsver-
fahren.

Fiir die Stabilisierung von DAE wird in der Literatur die Methode nach Baum-
garte und Projektionsmethoden [32| vorgestellt. Bei der Baumgarte Stabilisierung
werden die Zwangsbedingungen iiber eine Linearkombination im Beschleunigungs-
level dargestellt. Durch die Projektion wird die nummerische Lésung in ein Mini-
mierungsproblem umgeformt. Um dieses Minimierungsproblem zu l6sen, werden die
Zwangsbedingungen mit Lagrange-Parametern mit der urspriinglichen Gleichung ge-
koppelt. Dieses nichtlineare System wird iiber ein Newton Verfahren gelost.

Der Abgleich von Simulationsmodellen auf Basis von Validierungsmessungen
wird heutzutage nach wie vor vorwiegend héandisch basierend auf den Erfahrun-
gen und dem Geschick des Berechnungsingenieurs durchgefiihrt. Nur vereinzelt und
haufig vor allem bei vereinfachten Modellen werden systematische Vorgehensweisen
zur Parameteridentifikation eingesetzt. Zum Beispiel wird in [166] die Optimierung
von Motorlagern beziiglich NVH, Fahrverhalten und Fahrbarkeit beschrieben. Durch
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Entkoppeln und Clustern von Parametervariablen kann ein effizienter Optimierungs-
prozess fiir den Entwicklungsprozess dargestellt werden. Mittels der Methode Design
of Experiments werden in [150] nicht robuste Parameter fiir eine spétere vereinfachte
Optimierung identifiziert. Einen guten Uberblick iiber generelle Methoden zur Para-
meteridentifikation mit allgemeinen Beispielen gibt Will in [224]. Auf einschligigen
Tagungen zur Optimierung (z.B. Weimarer Optimierungs- und Stochastik Tage,
NAFEMS Tagungen ...) werden zahlreiche Optimierungsbeispiele angefiihrt. Diese
haben jedoch nicht das Schwingungsverhalten des Antriebsstranges mittels Mehr-
koérpersimulation zum Thema.

Mit dem Design und der Analyse von Simulationen hat sich eingehend Kleijnen
[123| beschéftigt. Bei den Optimierungsmethoden von Simulationsmodellen geht er
dabei einerseits auf die klassischen Response Surface Methoden und auf neuere Me-
thoden mit Kriging Metamodellen ein. Eine detaillierte Beschreibung der Grund-
lagen von Response Surface Methoden sind in [120, 159] gegeben. Grundlagen zur
nichtlinearen Optimierung werden in [10, 163| erldutert.

1.3 Zielsetzung der Arbeit

Die Erkenntnisse aus der Recherche zum Stand der Technik zeigen, dass zum The-
menbereich Offline-Simulationen von Schwingungen in Antriebssystemen sehr um-
fangreiche Informationen zur Modellbildung, Parametrierung, Modellabstimmung/
Validierung und Ergebnisqualitit bestehen. Bei Echtzeit-Simulationen wird nach wie
vor auf stark vereinfachte Modelle mit wenigen Freiheitsgraden zuriickgegriffen. Vor
allem hier sind die Auswirkungen auf die Ergebnisqualitit und die Vorgehensweise
hinsichtlich Modellbildung, Parametrierung und Abstimmung/Verifikation zur Si-
mulation von hoherfrequenten Schwingungen (> 20 Hz) nicht ndher beschrieben.

Ziel dieser Arbeit ist es Schwingungen in PKW Antriebssystemen mit Verbren-
nungskraftmaschine im niederfrequenten Bereich bis ca. 100 Hz zu simulieren. Dabei
soll eine Vorgehensweise fiir die Simulation fiir zwei unterschiedliche Aufgabenstel-
lungen im virtuellen Entwicklungsprozess entwickelt, charakterisiert und analysiert
werden. Der Fokus ist erstens vor allem auf echtzeitfihige Antriebsstrangmodelle,
die zur Bewertung der Fahrbarkeit verwendet werden und zweitens auf detailliertere
Offline-Modelle, die zur Vorhersage der Anregung fiir die Innengerduschberechnung
dienen, zu legen. Zuerst gilt es die verschiedenen und zum Teil gegensétzlichen An-
forderungen an die Simulation zu erarbeiten. Hier soll vor allem auf die Themen-
bereiche des relevanten Frequenzbereiches, typische dabei auftretende Phdnomene
und deren charakteristische Eigenschaften, eingegangen werden. In weiterer Folge
miissen die fiir die jeweilige Aufgabenstellung verwendeten Modelle entwickelt und
fiir die Simulation von Schwingungen in PKW-Antriebssystemen analysiert werden.
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Es gilt zu klaren wie detailliert die Modelle fiir die verschiedenen Anforderungen
wie Echtzeit-Simulation und Innengerduschberechnung sein miissen um relevante
Phé&nomene abbilden zu kénnen. Es sollen Grenzen der einzelnen Vorgehensweisen
aufgezeigt und dargestellt werden. Insbesondere interessieren dabei:

e Bis zu welchem Frequenzbereich sind echtzeitfahige Modelle giiltig und welche
Ergebnisqualitit wird dabei erreicht?

e Welche Grenzen und Unterschiede in den Ergebnissen ergeben sich mit den
unterschiedlichen Modellansétzen?

e Wo liegen die Grenzen der Aussagefihigkeit von Echtzeit-Modellen und wo
liegen die Grenzen fiir Offline-Modelle zur Vorhersage der Fahrbarkeit und der
Anregung fiir das Innengerdusch?

e Kann eine Aussage gemacht werden welche Schwingungsmodelle des Antriebs-
stranges fiir welchen Frequenzbereich geeignet sind?

Die entwickelten Modelle sollen iiber experimentelle Untersuchungen an einem
Testfahrzeug verifiziert werden. Hier interessieren vor allem:

e Welche Messgrofen konnen herangezogen werden um die entwickelten Modelle
zu validieren?

e Welche Messverfahren inklusive der Applikation der Messtechnik werden ein-
gesetzt?

e Definition von geeigneten Fahrmandvern fiir die Messung der Schwingungs-
phédnomene?

Auf Basis der vorhandenen Messungen soll eine effiziente Methodik zum Modell-
abgleich entwickelt werden. Dabei sind von besonderem Interesse:

e Welche qualitativen Verbesserungen kénnen bei der Abstimmung im Vergleich
zu vorhandenen Methoden erreicht werden?

e Ergeben sich Grenzen fiir die Abstimmung?
e Welche Riickschliisse konnen aus dem Abgleich gezogen werden?
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1.4 Gliederung der Arbeit

Nach dem einfiihrenden Kapitel 1 werden im nachfolgenden Kapitel 2 die fiir den
betrachteten Frequenzbereich relevanten NVH-Phanomene des Antriebsstranges be-
schrieben und dabei vor allem auf die Ursache und Wirkung im Sinne der auftre-
tenden Schwingungs- und Gerduschphidnomene niher eingegangen.

Im Anschluss erfolgt in Kapitel 3 die Zusammenfassung der theoretischen Grund-
lagen zur Mehrkorpersimulation und zum systematischen Abgleich zwischen Mes-
sung und Rechnung. Ausgehend von starren Mehrkorpersystemen werden anschlie-
fsend die Grundlagen elastischer Mehrkorpersysteme und Verfahren zur Losung der
ermittelten Gleichungen erldutert. Die Grundlagen nichtlinearer Optimierung, die
als Basis fiir den durchgefiihrten systematischen Abgleich zwischen Messung und
Rechnung dienen, werden am Ende von Kapitel 3 behandelt.

In Kapitel 4 werden auf den Versuchstriger und dessen spezifische Eigenschaf-
ten, welche fiir die Analyse der Schwingungen im Antriebsstrang von besonderem
Interesse sind, naher eingegangen.

Im Anschluss werden in Kapitel 5 die experimentellen Untersuchungen zusam-
mengefasst. Dazu gehoren die zuerst durchgefiihrten Fahrversuche mit subjektiver
Beurteilung des relevanten NVH-Verhaltens. Anschliefend werden die Messungen
auf der Akustikrolle, am Antriebsstrangpriifstand, die Komponententests fiir Ela-
stomerlager im Bereich Hinterachse und die Vermessung des Reifens und der Achse
beschrieben.

In Kapitel 6 werden echtzeitfihige Antriebsstrangmodelle behandelt. Ausgehend
von den Anwendungsgebieten und Einsatzmoglichkeiten wird auf die Modellentwick-
lung und die Optimierung der Modellarchitektur zur Gewéahrleistung der Echtzeit-
fahigkeit eingegangen.

Mittels nichtlinearer Optimierung wird dabei sowohl die Parameteridentifikation
bei Komponententests als auch der Abgleich von nicht bekannten Modellparame-
tern im Gesamtmodell, auf Basis der Messergebnisse, durchgefiihrt. Am Ende dieses
Kapitels werden die Ergebnisse der Parameteridentifikation und die Tests am HiL
Priifstand zusammengefasst.

In Kapitel 7 werden der Aufbau und die Simulation von Offline-Simulations-
modellen zur Berechnung der Anregung fiir die Innengerduschberechnung gezeigt.
Uber die schrittweise Modellverfeinerung und Verbesserung wird eine verallgemei-
nerbare Vorgehensweise zur Phdnomenabbildung abgeleitet. Wie schon in Kapitel 6
gezeigt, wird ebenfalls die entwickelte Methode fiir den systematischen Messungs-
und Rechnungsabgleich angewendet und die Ergebnisse und Riickschliisse der Para-
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meteridentifikation dargestellt.

Zum Schluss werden die erzielten Ergebnisse und die daraus gezogenen Schlussfol-
gerungen zusammengefasst.

1.5 Zusammenfassung der Ergebnisse

In dieser Arbeit sind ein echtzeitfahiges und ein detailliertes Offline-Antriebs-
strangmodell fiir einen PKW Allradtriebstrang in einer MKS-Umgebung aufgebaut
worden. Die Modelle wurden hinsichtlich der Modellbildung, Parametrierung, Er-
gebnisqualitdt und Recheneffizient detailliert untersucht, sodass mit den Modellen
Schwingungen im Antriebsstrang effizient und mit hoher Ergebnisqualitiat simuliert
werden konnen.

Das Echtzeit-Simulationsmodell dient zur Abstimmung der Fahrbarkeit und legt
dabei den Fokus auf hoherfrequente Schwingungsphidnomene im Bereich der vom
Motor erregten Drehungleichformigkeit. Das Offline-Modell ermdglicht eine detail-
lierte Vorhersage der Schwingungsanregung des Fahrzeugaufbaus mit dem Fokus auf
das Brumm-Gerdusch. Mit beiden Modellen kénnen die Drehschwingungen bis ca.
80 Hz mit dhnlicher, sehr guter Ubereinstimmung zur Messung simuliert werden.
Mit verbesserten Ansitzen zur Abbildung der motorseitigen Anregung, verursacht
durch die Gas- und Massenkréfte, des elastischen Verhaltens der Kardanwelle, iiber
die Einbindung flexibler Korper und einem Reifenmodell, das die Nachgiebigkeit im
Latsch beriicksichtigt, kann die Ergebnisqualitit und gleichzeitig die Recheneffizienz
deutlich verbessert werden.

Zum Abgleich und zur Verifikation der Simulationsmodelle wurden Voll-Last-
Hochldufe am Rollenpriifstand und zusitzliche Messungen an Subsystemen (Kompo-
nententests) wie Elastomerlager, Achse und Reifen durchgefiihrt. Die Messung von
Drehschwingungen mittels Rotationslaser und Induktivimessgebern erlaubt es die
Drehungleichférmigkeit mit ausreichender Genauigkeit zu bestimmen. Zum Abgleich
der Kraftanregung des Fahrzeugaufbaus miissen Beschleunigungen, welche mittels
iiblichen Dreiachsaufnehmern an interessierenden Bauteilen und an den Koppelstel-
len zum Aufbau gemessen werden, herangezogen werden. Eine direkte Kraftmessung
ist sehr aufwendig und aufgrund der baulichen Anderungen am Fahrzeug nicht bei
allen Messstellen moglich. Mit einem automatisieren Messungs- und Rechnungsab-
gleich, welcher Ergebnisse im Frequenzbereich heranzieht, konnen nicht vorhandene
oder mit Unsicherheiten behaftete Modellparameter unter realen Betriebsbedingun-
gen am Gesamtfahrzeug abgeglichen werden und die Abweichungen zur Messung im
Bereich der Drehschwingungen nochmals deutlich (-70%) verbessert werden.

16



1. Einleitung

Eine besondere Herausforderung bei echtzeitfihigen Modellen stellt die Einbin-
dung des elastisch gelagerten Hinterachsgetriebes unter Berticksichtigung der La-
gerung des Hilfsrahmens der Hinterachse. Mit diesen Modellerweiterungen konnen
zwar die Anregungen an den Koppelstellen zum Fahrzeugaufbau mit akzeptabler
Genauigkeit berechnet und auch Biegeschwingungen der Kardanwelle simuliert wer-
den. Es verdoppelt sich aber damit die Rechenzeit, so dass fiir das analysierte Modell
auf der verwendeten Zielhardware keine Echtzeitfdhigkeit mehr gegeben ist.

Mit dem detaillierten Offline-Modell konnen Schwingungen des Antriebsstranges
noch detaillierter simuliert werden. Oftmals aus fahrdynamischen Untersuchungen
abgeleitete Basismodelle miissen dazu jedoch verfeinert werden, um die relevanten
Schwingungsphinomene und das Ubertragungsverhalten abbilden zu kénnen. Die
Beriicksichtigung des nichtlinearen Modellverhaltens und die Einbindung von rele-
vanten Bauteilelastizititen erlauben eine gute Vorhersage der Kraftanregung in den
Fahrzeugaufbau, wenn auch einige Messstellen in gewissen Drehzahlbereichen gro-
fsere Abweichungen zur Messung zeigen. Insbesondere sind das frequenzabhéngige
Steifigkeits- und Dampfungsverhaltens von Elastomerlagern im Bereich der Hinter-
achse zu erwiahnen, welche durch die Beriicksichtigung der Frequenzabhéingigkeit
eine deutliche Verbesserung im Vergleich zur Messung zeigen.

Das Offline-Simulationsmodell kann auch zur Verbesserung der Modellbildung
und Parametrierung herangezogen werden um die Ergebnisqualitdt zu verbessern.
Die Analyse der Hystereseschleifen beim physikalischen ZMS-Modell des Offline-
Modells ermdéglicht es, das deutlich recheneffizientere Kennlinienmodell fiir die Echt-
zeit-Simulation zu bedaten. Diese rein virtuelle Modellvalidierung kann bereits in
frithen Phasen der Produktentwicklung, wo noch keine Prototypenfahrzeuge vor-
handen sind, durchgefiihrt werden.

Aufgrund der deutlich lingeren Berechnungszeit fiir einen Hochlauf muss zum
systematischen Abgleich mittels nichtlinearer Optimierung ein Metamodell z. B.
nach Kriging herangezogen werden. Die Abweichungen zur Messung kénnen dadurch
nochmals verbessert werden. Die Ergebnisse aus dem Abgleich geben Riickschliisse
iiber die Modellparameter unter realen Betriebsbedingungen im Gesamtfahrzeug.

1.6 Ausblick

Um eine Aussage iiber zukiinftige Entwicklungen im Bereich von Fahrzeugantrie-
be machen zu konnen, ist es erforderlich die Antriebe der Zukunft ganzheitlich zu
betrachten [22]. Neben dem emotionalen Aspekt des Kunden mit dem Wunsch nach
Fahrspalt und unabhéngiger Mobilitat spielen in Zukunft noch viel starker soziale,
okologische und 6konomische Gesichtspunkte eine entscheidende Rolle. Es gilt die
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Fahrzeugemissionen weiter zu verringern und dabei auch eine moglichst schonende
Rohstoffgewinnung mit einem hohen Recycling Anteil zu gewédhrleisten. Dies wird
vor allem getrieben durch die Tatsache, dass die derzeit hauptsédchlich genutzten
fossilen Brennstoffe endlich sind. Dazu miissen neue schonende und zugleich hoch
effiziente Produktionsverfahren noch entwickelt werden. Eine nicht zu vernachldssi-
gende Rolle haben politische Einfliisse die einerseits die Emissionsgesetzgebung der
Zukunft definieren und andererseits auch die Versorgungsinfrastruktur und Ressour-
cenverteilung sicherstellen aber auch entsprechend reglementieren miissen.

Westeuropa Japan

2015

2020

77% 74%

[ . iy | [RRBRRE Cpiey sl | EETEEER

Quelle: Roland Berger (2010)

Abbildung 1.6: Entwicklung der Marktanteile fiir Antriebssysteme fiir 2015 und 2020
22]

Beidl |22] sieht aufgrund derzeit vorliegender Studien iiber die zukiinftige Markt-
entwicklung im Bereich PKW Antriebssysteme die Notwendigkeit von strukturierten
und systematischen Ansétzen und der Umsetzung von ausgewogenen Technologie-
paketen. Dabei ist es einerseits notwendig den verbrennungsmotorischen Antrieb zu
optimieren und andererseits die Elektrifizierung und innovative Fahrzeugantriebe
voranzutreiben. Bei der Optimierung des konventionellen Verbrennungsmotors sieht
er weiteres Potential in Downsizing, Verbesserung der Brennverfahren, Aufladung,
Abgasnachbehandlung und auch im Bereich neuer Getriebe usw. Im Bereich der
Elektrifizierung sind derzeit in Entwicklung befindliche Systeme wie Micro/Mild-
Hybrid, Full Hybrid, Plug-In-Hybrid, Brennstoffzelle und Range Extender bis hin
zu vollelektrischen Antrieben ganzheitlich weiterzuentwickeln.

Die Herausforderungen fiir eine zukiinftige effiziente Produktentwicklung sehen
nach Beidl [22] wie folgt aus

e Zunehmende Systemkomplexitit
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Mehr Interdisziplinaritat

Weiterer Anstieg der Produktvielfalt

Forderung nach Durchgingigkeit im Entwicklungsprozess

Erforderliche Betrachtung neuer Doménen in der Entwicklung

Zur Bewiltigung dieser Herausforderungen im Rahmen einer ganzheitlichen zu-
kiinftigen Betrachtung des Fahrzeugantriebes spielen virtuelle Entwicklungsmetho-
den eine entscheidende Rolle, wie sie in dieser Arbeit auch schwerpunktméfig be-
handelt wurden.

Fiir einen Ausblick mit dem Fokus speziell auf diese Arbeit sind folgende Punkte
von besonderer Relevanz:

e Steigerung der Recheneffizienz beim automatisierten Parameterab-
gleich durch Parallelisieren der Zeitbereichsrechnungen. Der im Rah-
men der vorliegenden Arbeit entwickelte Prototyp in Matlab nutzt derzeit nicht
die Moglichkeit Zeitbereichsrechnungen parallel abzuarbeiten. Durch eine der-
artige Vorgehensweise konnte die Parameteridentifikation deutlich effizienter
durchgefiihrt werden.

e Uberpriifung der Anwendbarkeit der vorgestellten Methode zum au-
tomatisierten Parameterabgleich mittels nichtlinearer Optimierung
fiir h6here Motorordnungen. In der hier vorgestellten Arbeit lag der Fokus
im Frequenzbereich bis ca. 100 Hz mit der schwerpunktméafigen Betrachtung
der 2. Motorordnung. Prinzipiell ist die vorgestellte Methode auch fiir ho-
herfrequente NVH-Phénomene anwendbar. Eine Parameteridentifikation mit
Einbeziehung hoherer Motorordnungen miisste man noch detailliert untersu-
chen.

e Test der Echtzeit-Modelle mit elastischen Korpern auf einer Echt-
zeitplattform. Diese Tests konnten nicht durchgefiihrt werden, da derzeit die
Modal Body Bibliothek nur fiir Windows Systeme kompiliert werden kann.
Sollte in Zukunft eine Kompilierung fiir géngige Echtzeitsysteme (dSpace)
moglich sein, so konnten die derzeit iiber offline-Simulationen abgeschitzte
Echtzeitfahigkeit noch verifiziert werden.
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2. NVH-Phanomene des Antriebs-
stranges im Frequenzbereich bis 150
Hz

In diesem Kapitel wird zuerst ein Uberblick iiber Erregerquellen von NVH-Phi-
nomenen im Antriebsstrang gegeben. Im Anschluss daran werden die wesentlichen
NVH-Phiinomene aufgezihlt und hinsichtlich der Gerduschentstehung, der Ubertra-
gung und der Ursache (Ausprigung, Charakteristik) beschrieben. Danach folgt eine
detailliertere Beschreibung des Gerduschphédnomens Brummen (engl. boom noise)
mit der Unterteilung in das tieffrequente Brumm-Gerédusch (engl. low speed boom
noise) und in das hochfrequente-Brumm Gerdusch (engl. high speed boom noise).
Das Kapitel schlieft mit einem Uberblick iiber Systeme zur Schwingungsreduktion
in PKW-Antriebssystemen ab, welche im engen Zusammenhang mit den einzelnen
Geraduschphdnomenen stehen.

2.1 Erregerquellen von Schwingungen im Antriebs-
strang

Reik gibt in [174] einen Uberblick iiber Anregungsmechanismen und Erreger-
quellen von Torsionsschwingungen im Antriebsstrang. Die Haupterregerquelle ist die
Drehungleichformigkeit der Verbrennungskraftmaschine. Diese wird durch die peri-
odisch verdnderlichen Massen- und Gaskréften hervorgerufen. Erstere treten erst
bei hoheren Drehzahlen in Erscheinung. Bei Schwingungsphénomenen ist auch die
ungleichméfige Ziindung oder sogar eventuelle Ziindaussetzer fiir das Schwingungs-
verhalten von besonderem Interesse. Sprungartige Anderungen des Motormomentes
regen niederfrequente Schwingungen des Antriebsstranges (Ruckeln) an.

Eine Schwingungsanregung im Bereich der Kupplung entsteht durch das Rupfen
der Kupplung (Slip-Stick-Effekte). Tritt ein Wellenversatz zwischen Motor und Ge-
triebe auf, so kommt es zu Verspannungen in den Kupplungsscheiben und die damit
einhergehenden Verdnderungen der Dampfung und Steifigkeit regen Schwingungen
an.
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Motor Ziindung
Ungleichméfige Ziindung
Momentendnderung
Kupplung Reibschwingungen
Torsionsdampfer | Periodische Verdnderung der Dampfung
Getriebe Zahneingriff
Zahnteilungsfehler
Schaltstofe
Gelenkwellen Beugungswinkel
Rad Fahrbahnunebenheiten

Tabelle 2.1: Ursachen der Anregung von Schwingungen in Antriebssystemen

Im Getriebe entsteht eine Anregung durch den Zahneingriff und durch Zahntei-
lungsfehler. Bei Automatikgetriebe entstehen oftmals Schaltstofse, welche ebenfalls
Torsionsschwingungen vergleichbar mit dem Langsruckeln, anregen konnen.

Im Bereich der Gelenkwellen entstehen Schwingungsanregungen bei stark ge-
beugten Wellenausrichtungen [88|. Auch Fahrbahnunebenheiten oder der Radschlupf
bei wechselnden Reibwerten zwischen Strafke und Rad kann den Antriebsstrang zu
Drehschwingungen erregen (siehe Tabelle 2.1).

Bei der Vielzahl von moglichen Ursachen fiir Anregungen von Schwingungen
in Antriebssystemen kommen unterschiedlichste Mechanismen bei der Ubertragung
mittels Luft- und Korperschall zum Empféinger zum Tragen. Nachfolgend werden
die wesentlichen NVH-Phénomene im Antriebsstrang noch detaillierter beschrieben
und charakterisiert.

2.2 Zusammenfassung der wesentlichen NVH-Pha-
nomene

In |181, 180, 179, 218] erfolgt eine Auflistung der wesentlichen NVH-Phénomene
im Antriebsstrang. Die Benennung der Phanomene erfolgt groftenteils lautmalerisch
und es besteht diesbeziiglich keine einheitliche Normung. In Abhéngigkeit vom Fre-
quenzbereich beeinflussen die Phénomene den Schwingungs- oder Gerduschkomfort
bzw. treten auch kombinierte Phénomene auf. Schmidt [191] schligt eine weitere
Einteilung nach dem Zustand vor wie z.B. Volllastbrummen oder Leerlaufrasseln

(Abbildung 2.1).
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NVH-Phanomene Antriebsstrang

Klassifizierung

Growl (Rubbeln): bis ca. 100 [Hz] - Frequenz-
Gerausch/ bereich
Vibrationen
Boom (Brummen): 40 - 100 [Hz]
Judder (Rupfen): 20 - 80 [Hz]
Chatter (Klappern): ca. 10 [Hz] - Leerlauf
* Zustand - Beschleunigung
- Schub
Whoop (Jauchzen, Juchzen): 150 - 750 [Hz]
Rattle (Rasseln): 30 -120 [Hz] (Anregung)
Gearwhine (Verzahnungsheulen): 750 - 8000 [Hz] - Motor
* Subsysteme - Kupplung
- Getriebe
Humming (Wummern): 50 - 500 [Hz]
Shudder (Schitteln): 10 - 100 [Hz]
Clonk (Schlagen, Klonken (ugs.)): 1000 - 3000 [HZ] Anregung - Ubertragungs-
+ Ubertragung wege
Auswirkung - Anregungs-
Shuffle (Ruckeln): 2 - 8 [Hz] mechanismen

Abbildung 2.1: Uberblick iiber NVH-Phiinomene im Antriebsstrang und deren Klas-
sifizierung

Beim Ruckeln (engl. shuffle) handelt es sich um eine Schwingung in Lings-
richtung des gesamten Fahrzeuges aufgrund eines Lastwechsels [93]. Durch Gas ge-
ben oder wegnehmen und auch beim Einkuppeln (z.B. Anfahren und Gangwechsel)
kommt es zu einer sprunghaften Momentenénderung, die sich auf das Schwungrad
iibertrigt. Es entsteht eine niederfrequente abklingende Longitudinalschwingung des
Fahrzeugs im Frequenzbereich von ca. 2 - 8 Hz. Die Schwingung wirkt direkt auf die
Fahrzeugpassagiere und wird von diesen als besonders unkomfortabel empfunden.

Wie das Ruckeln entsteht auch das hochfrequente und impulsartige Clonk-
Gerdusch (deutsch schlagen, klonken(ugs.); es wird vorwiegend der englische Be-
griff verwendet) [93| bei einem Lastwechsel auf, oder beim plotzlichen Ein- und
Auskuppeln sowie beim Schalten. Vor allem fiihrt beim Ubergang vom Schub in
den Zugbetrieb oder umgekehrt der plotzliche Lastwechsel zu Spieldurchldufen im
Getriebe mit anschliefendem Aufeinanderschlagen der Bauteile (wie z. B. den Zahn-
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flanken). Der Frequenzbereich liegt breitbandig zwischen ca. 1000 und 3000 Hz und
somit in einen empfindlichen Frequenzbereich des menschlichen Ohres. Fortschritte
in der Minderung des Motorgerdusches von Verbrennungsmotoren fiithren dazu, dass
die Gerdausche des Antriebsstranges immer stirker in den Vordergrund riicken. Die
metallische Gerduschkulisse des Clonk-Gerdusches gibt dabei den Eindruck eines
qualitativ deutlich schlechteren Getriebes wieder.

Das Querschiitteln, Standschiitteln und Wellenwummern sind Gerduschphéano-
mene im Bereich der Seitenwellen [181, 180, 179]. Das Querschiitteln (engl. shud-
der) wird direkt von den Axialkréften, welche in den Gelenken entstehen, angeregt.
Die Seitenwellen sind dabei aktiv an der Schwingungsentstehung beteiligt.

Beim Standschiitteln (engl. idle-boom) werden die Schwingungen nicht di-
rekt vom Wellensystem erzeugt, sondern dieses iibertragt die Vibrationen weiter. Es
besteht ein indirekter Einfluss des Seitenwellensystems mit passiver Beteiligung am
Schwingungsphdnomen. Entscheidend ist dabei der axiale Verschiebungswiderstand
im Verschiebegelenk der die Entkoppelungsgiite des Gelenkes festlegt.

Eine Kombination von direktem und indirektem Einfluss ist beim Gerduschphé-
nomen Wellenwummern (engl. humming) gegeben. Die Schwingungen werden
einerseits vom Seitenwellensystem und andererseits von anderen QQuellen hervorge-
rufen. Liegen die Frequenzen eng beieinander so kommt es zu Modulationen. Das
Kippspiel der Gelenkzapfen innerhalb der Lagerung im Differential wird durch die
2. bzw. 4. Motorordnung angeregt (direkter Anteil). Aufgrund der Nichtlinearitdten
kommt es zu einer impulsartigen Anregung, welche Biegeschwingungen der Wellen
verursachen und welche mit der 1. Radordnung moduliert werden (indirekter Ein-
fluss).

Das Zahnheulen (engl. gear-whine) ist ein tonales Gerdusch und entsteht im
Zahneingriff. Es handelt sich hierbei um eine innere Anregung die aufgrund von
Schwankungen im Eingriffsradius, die im gesamten Getriebe auftreten [104], ent-
steht. In [158] erfolgt eine Auflistung der inneren Anregungsursachen im Zahneingriff
wie folgt:

e Die zeitlich-verdanderliche Verzahnungssteifigkeit

e Umkehr der Reibkraft aufgrund verschiedener Gleitgeschwindigkeiten am Zahn-
kopf und -fuf

e Abweichung der Verzahnungskontur von der exakten Evolventengeometrie (Fer-
tigungsabweichungen und gewollte Verzahnungskorrekturen)

e Elastische Verformung der Verzahnung unter Last (Hierbei kommt es zu einer
Storung des kinematisch exakten Eingriffes)
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e Eingriffs- oder Eintrittstoft aufgrund einer resultierenden Normalgeschwindig-
keit der Zahnflanken im Eingriff

Das Getrieberasseln (engl. gear-rattle) entsteht durch die vorhandenen und
notwendigen Spiele im Getriebe in Verbindung mit der Drehungleichformigkeit des
Verbrennungsmotors [104]. Abhéngig von der Gangstellung und vom Lastzustand
des Getriebes sind verschieden Losteile bei der Gerduschentstehung beteiligt. Die
nicht belasteten Zahnriader, Bauteile der Synchronisiereinrichtung und Getriebeschal-
tung schwingen in den fertigungs- und konstruktionstechnisch bedingten Spielen.
Stofen zwei Bauteile beim Schwingen in den Spielgrenzen aufeinander, so wird ein
breitbandiges rasselndes Gerdusch angeregt. Das Gerduschphidnomen wird durch
eine dufere Anregung verursacht und es handelt sich um ein moduliertes Signal
mit einem breiten Frequenzspektrum. Das Leerlaufrasseln oder Leerlaufrattern
(engl. idle-rattle) tritt im Leerlauf bei rotierendem Antriebsaggregat und stehender
Getriebeausgangswelle auf (stehendes Fahrzeug mit laufendem Motor im Leerlauf).

Beim Whoop Effekt(deutsch jauchzen, juchzen; es wird vorwiegend der eng-
lische Begriff verwendet) handelt es sich um ein Gerdusch im Bereich der Kupplung
das vor allem beim Dieselmotor auftritt. Die Kurbelwellenbiegung insbesondere auf-
grund des Druckanstieges beim 4. Zylinder fiihrt zu einer axialen Anregung des
Schwungrades und in weiterer Folge des gesamten Kupplungssystems mit charak-
teristischer halber Motorordnung. Eine weitere Schwingungsursache kann auch die
Drehungleichformigkeit des Verbrennungsmotors sein. Diese regt wihrend des Ein-
und Auskuppelvorganges Schwingungen des Kupplungspedals an [181, 180].

Klappergeridusche (engl. chatter) in PKW Antriebssystemen werden in [241]
ebenfalls der Kupplung zugeordnet. Es handelt sich dabei um zwangs- oder impul-
serregte Gerdusche, hervorgerufen durch Axialschwingungen der Kurbelwelle. Dabei
werden Klappergerdusche des Kupplungssystems angeregt.

Ein weiteres Schwingungsphénomen im Antriebsstrang ist das Kupplungsrup-
fen (engl. clutch judder), welches typischer Weise beim Anfahrvorgang auftritt.
Wihrend dem Einkuppeln wird die Getriebeeingangswelle vom Stillstand auf Motor-
drehzahl beschleunigt. Durch die periodischen Drehzahlschwankungen der Getriebe-
welle kommt es zum Kupplungsrupfen. Allgemein wird heute ein mit zunehmender
Gleitgeschwindigkeit abfallender Reibwert des Belags als Ursache fiir das Rupfen an-
genommen [155|. Zusédtzlich sind auch die Drehungleichformigkeit des Verbrennungs-
motors, Schwankungen der Normalkraft durch nicht parallele Kupplungsscheiben
und zu schwache Dampfung im Antriebsstrang als weitere Griinde fiir die Rupf-
Phé&nomene bekannt.

Reik [175, 174] erwéhnt im Zusammenhang mit der Abstimmung des konven-
tionellen Torsionsddmpfers neben dem bereits erlauterten Schwingungsphdnomen
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Boom und Getrieberasseln das sogenannte Schubrasseln. Getrieberasseln tritt hiu-
fig im unteren Drehzahlbereich unterhalb von Drehzahlen von ca. 2000 min~! auf,
wohingegen das Schubrasseln bei hoheren Drehzahlen deutlich iiber Drehzahlen von
2000 min~! auftritt. Fiir beide Rasselphinomene sind die Resonanzdrehzahlen die
gleichen. Im Gegensatz zum Zug féllt beim Schub die Schwingungsanregung fiir
kleine Drehzahlen stark ab und es ist damit keine geniigend starke Anregung mehr
vorhanden. Zur Verringerung des Schubrasseln geniigt es meist die Resonanzen un-
terhalb von ca. 2000 min~! auszulegen.

2.3 Das Boom-Geriusch in Antriebssystemen

Das Boom-Gerausch ldsst sich in ein hochfrequentes und niederfrequentes Ge-
rauschphénomen [77| gliedern.

Vom niederfrequenten Boom Gerédusch (engl. low speed boom) sind vor
allem Fahrzeuge mit Dieselmotor und Allradantrieb beziehungsweise Heckantrieb
betroffen. Dieselmotoren weisen im Vergleich zum Ottomotor aufgrund der Auf-
ladung und des Brennverfahrens grofere Drehungleichférmigkeiten auf. Fahrzeuge
mit Allrad oder Heckantrieb sind aufgrund des komplexeren Aufbaus des Antriebs-
stranges héaufiger beeintriachtigt. Der Frequenzbereich in dem das Gerdusch auftritt
liegt ca. bei 40 bis 100 Hz.

Das hochfrequente Boom Gerduschphinomen (engl. high speed boom) wird
von Ziind- und Massenkriften der Verbrennungskraftmaschine angeregt. Diese peri-
odischen Kréfte sind die Anregung fiir Biegeschwingungen der Kardanwelle und des
Motor-Getriebeverbandes. Es konnen in manchen Féllen auch Biegeschwingungen
der Seitenwellen angeregt werden. Aufgrund des héheren Drehzahlbereiches sind im
Gegenteil zum niederfrequenten Boom Gerdusch vor allem Ottomotoren vom hoch-
frequenten Boom Gerédusch stirker betroffen.

Bei Fahrzeugen mit Heckantrieb regt die hohe Drehungleichformigkeit der Ver-
brennungskraftmaschine im Bereich des Hinterachsgetriebe dieses zu Roll- und Nick-
bewegungen an |9]. Dabei werden hohe dynamische Krifte direkt oder iiber den
Hilfsrahmen in die Fahrzeugkarosserie eingeleitet.
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2.4 Systeme zur Schwingungsreduktion im Antriebs-
strang

Besonders wichtig zur Schwingungsreduktion und -isolation im Antriebsstrang
sind heute konventionelle Dédmpfer und vor allem das Zweimassenschwungrad (ZMS).

Reik gibt in [175, 174] einen generellen Uberblick iiber verschiedene Systeme zur
Schwingungsisolation im Antriebsstrang. Er teilt die Systeme ein in federgekoppel-
te (konventioneller Torsionsdampfer, ZMS), gegengekoppelte (Tilger, Fliehkraftpen-
del) und schlupfgekoppelte Systeme (Wandler, Schlupfregelung, viskose Kupplung).
Eine sehr gute Isolationswirkung kann durch Kombination einzelner Systeme wie
z.B. beim hydrodynamischen Drehmomentwandler mit Uberbriickungskupplung und
Torsionsddmpfer erreicht werden. Dadurch kann der Nachteil von hohen Verlusten
im schlupfenden Kupplungsbetrieb iiberbriickt werden. Beim Zweimassenschwung-
rad mit Fliehkraftpendel erzielt man durch die Verkniipfung eines federgekoppel-
ten Systems (ZMS) mit einem gegengekoppelten System (Pendel) eine verbesserte
Schwingungsisolation gegeniiber dem konventionellen Zweimassenschwungrad. Der
Systemaufbau und die Wirkungsweise sind in Abbildung 2.2 dargestellt. Diese zeigt
oben links die Explosionsdarstellung eines Zweimassenschwungrades mit Fliehkraft-
pendel und links eine Detailansicht iiber die Aufhdngung der Pendelmassen. In der
unteren Bildhéalfte ist links das physikalische Grundprinzip der drehzahlabhingigen
Tilgerfrequenz f, dargestellt. Im unteren rechten Bild ist das Ubertragungsverhalten
in Abhéngigkeit der anregenden Ordnung dargestellt. Die Tilgerresonanz wird leicht
verschoben zur maximalen Motorordnung ausgelegt, um eine gute Tilgerwirkung zur
erreichen |240].

Im Zusammenhang mit der Schwingungsentkoppelung im Antriebsstrang wird
heutzutage vorwiegend das Zweimassenschwungrad erwdhnt. Dieses wurde das erste
Mal im Jahre 1985 in einem Serienfahrzeug zur Schwingungsisolation eingesetzt. Zu
Beginn war der Dédmpfer noch ungeschmiert und es gab dadurch grofe Verschleif-
probleme. Das eigentliche auch heute noch eingesetzte Bogenfeder ZMS wurde 1989
eingefiihrt.

Das ZMS weist gegeniiber dem konventionellen Dampfer eine Reihe von Vortei-
len auf. Beim konventionellen System mit Torsionsddmpfer in der Kupplungsschei-
be wird bei niedrigen Drehzahlen eine nur unzureichende Isolation erreicht. Das
ZMS weist hingegen iiber den gesamten Drehzahlbereich hinsichtlich des Getriebe-
rasselns und auch des Brummens sehr gute Isolationseigenschaften auf, so dass diese
Schwingungsphidnomene nur mehr vermindert auftreten. Die Drehungleichférmigkeit
auf der Primérseite ist gegeniiber dem konventionellen Kupplungssystem grofer, da
die Primérmasse kleiner als die Schwungradmasse ist. Steuertrieb und Riementrieb
miissen deshalb oftmals neu abgestimmt werden. Die gute Schwingungsentkoppe-
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Bogenfeder Flansch Pendelmasse

Rollen

Primérmasse

Schwungrad
Sekundarmasse

Schwungrad

Sekundir
Theo. Ubertragungsfunktion

Fliehkraft- 0 y
pendel 0 2 4 6
Erregerordnung

Abbildung 2.2: Systemaufbau und Funktionsweise eines Zweimassenschwungrades
mit Fliehkraftpendel [240]

lung bei niedrigen Drehzahlen erlaubt ein komfortables und verbrauchsoptimiertes
Fahren. Ferner wird der Antriebsstrang (Getriebe, Wellen) entlastet, da die Dreh-
ungleichformigkeit verringert wird. Es erfolgt auch eine Entlastung der Kurbelwelle
mit verringerter Biegebeanspruchung und geringeren Reaktionskriften in der Kur-
belwelle durch die grofere Drehungleichférmigkeit primarseitig. Als Nachteil erweist
sich hingegen das Durchfahren der Resonanzdrehzahl beim Starten. Hier ist das Ziel,
diese moglichst schnell zu durchfahren.

Umfangreiche Untersuchungen im Zusammenhang mit dem Zweimassenschwung-
rad wurden u.a. von Reik und Schnurr [175, 174, 193|, Balashof [18], Kollreider [127]
und Rosenberger [187] durchgefiihrt.
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3. Grundlagen zur Berechnung und
Optimierung von Schwingungen in An-
triebssystemen

In diesem Kapitel wird ausgehend von der Definition eines Mehrkorpersystems
die mathematische Beschreibung der mechanischen Zusammenhinge von zunéchst
starren Mehrkorpersystemen durchgefiihrt. Dabei ist prinzipiell zwischen 2 Ansétzen
zu unterscheiden. Bei der Beschreibung mittels Minimalkoordinaten erhilt man ein
System gewohnlicher Differentialgleichungen (ODE), wobei die Zwangskréfte in den
Bindungen nicht direkt aus den Bewegungsgleichungen ermittelt werden konnen.
Setzt man die Bewegungsgleichungen fiir alle Freiheitsgrade fiir jeden Korper an
und definiert zusétzlich die Bindungsgleichungen so erhilt man fiir den Fall offener
Schleifen ein Differentialalgebraisches Gleichungssystem (DAE). Dieses kann mit-
tels Reduktions- und Regularisierungsmethoden der Bindungen in ein gewdhnliches
Differentialgleichungssystem iibergefithrt werden oder mittels geeigneter Integrati-
onsverfahren fiir DAE Systeme gelost werden. Mittels der Lagrange-Multiplikatoren
lasst sich die Summe der Zwangskrifte, welche auf die einzelnen Koérper wirken, be-
stimmen.

Um das elastische Verhalten von mechanischen Systemen mit zu beriicksichtigen
kann man elastische Strukturen als kondensierte Finite Elemente Korper einbinden.
Um dabei sowohl die  kleinen Verformungen aufgrund der Elastizitit als auch die
iiberlagerten ,grofen” Rotationen und Translationen zu beriicksichtigen wird die
Methode des bewegten Bezugssystems (Floating Frame of Reference) angewendet.

Im Anschluss an die Grundlagen von Mehrkorpersystemen werden gingige In-
tegrationsverfahren fiir Echtzeit- und Offline-Simulationen erldutert. Es ist dabei
zwischen Ein- und Mehrschrittverfahren, expliziten und impliziten Verfahren sowie
Verfahren mit konstanter und variabler Schrittweite zu unterscheiden. Am Ende des
Kapitels werden die Grundlagen nichtlinearer Optimierung fiir den systematischen
Abgleich zwischen Messung und Rechnung iiberblicksmifig angefiihrt. Das Kapi-
tel schlielst mit einer Beschreibung von sog. Kriging Metamodellen fiir eine noch
effizientere Durchfiihrung des Abgleiches zwischen Messung und Rechnung mittels
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automatisierter Parameteridentifikationsmethode.

3.1 Grundlagen der Mehrkorpersimulation

Nachfolgend werden ausgehend von der Definition von Mehrkorpersystemen die
Grundlagen zur Beschreibung von starren und dann elastischen Mehrkorpersystemen
basierend auf dem Lagrangeschen Prinzip dargestellt. Zur Beschreibung von elasti-
schen Strukturen werden die Grundlagen des ,Floating Frame of Reference* und die
statische und dynamische Reduktion der Freiheitsgrade erlautert. Das Unterkapitel
schliefst mit der Beschreibung von Methoden zur Reduktion und Regularisierung
der Bewegungsgleichungen und der Beschreibung von Formalismen und Losungsal-
gorithmen fiir Mehrkorpersysteme.

3.1.1 Definition von Mehrkorpersystemen

Nach Schwertassek und Wallrap [200| bestehen Mehrkorpersysteme aus folgenden
Komponenten:

e Starre und flexible Korper
e Kraftelemente

e Gelenke

e Modellumgebung in der sich das Mehrkorpersystem bewegt

Die gesuchten Grofen, wie Kréafte und Bewegungen, werden durch Losen der Sy-
stemgleichungen des Mehrkorpersystems, welches eine Modellvorstellung des tech-
nischen Systems darstellt, ermittelt.

Bremer und Pfeiffer [27] beschreiben Mehrkérpersysteme als Modelle mechani-

scher Systeme, die aus einer endlichen Anzahl von starren oder elastischen Korpern
bestehen und iiber Koppelelemente (starre oder nachgiebige Bindungen, Regelme-
chanismen) miteinander verbunden sind. Sie gehen damit von einer vergleichbaren
Vorstellung wie Schwertassek und Wallrap aus (Abbildung 3.1).
Auch andere Autoren wie z.B. Shabana [201] gehen von einer dhnlich definierten
Modellvorstellung aus, wobei Shabana von sog. Teilsystemen spricht. Er beschreibt
ein Mehrkorpersystem als eine Ansammlung von Teilsystemen, wie Korper, Kompo-
nenten oder Substrukturen. Die Bewegung der Subsysteme ist kinematisch iiber ver-
schiedene Typen von Bindungen eingeschrankt. Jedes Teilsystem fiihrt grofe Trans-
lationen und Rotationen aus.
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Aktuatorelement

Bindung (Joint)

Abstraktion

Kraftelement

Abbildung 3.1: Abstraktion und Definition eines Mehrkorpersystems nach Bremer
und Pfeifer [27]

3.1.2 Beschreibung von starren Korpern in Mehrkorpersyste-
men

Die Lage eines starren Korpers K* kann im Raum iiber 6 Koordinaten eindeutig
beschrieben werden. 3 Koordinaten beschreiben den Ort des Korpers und die ver-
bleiben 3 Koordinaten die Orientierung des Korpers. Ein beliebiger Punkt P auf
dem Korper i kann damit beschrieben werden iiber [201]

r' = R' 4+ u (3.1)

wobei r' = [r¢ 7} ri]T die globale Position vom Punkt P’ darstellt. Der Vektor
R! = [R] R} Ri])T beschreibt die Verschiebung vom globalen Referenzsystem O zum
lokalen Korperreferenzsystem O'. Der Vektor u! = [u} u}u}]” ist der Positionsvektor
von P, beschrieben im Korperreferenzsystem O, siehe Abbildung 3.2.

Basierend auf Gleichung (3.1) kénnen nun Geschwindigkeit und Beschleunigung
des Punktes P’ abgeleitet werden:
. drt . . . . .
Vlzd—z:Rl‘l‘ﬁl:Rl“‘wlxul- (32)
Dabei ist die Winkelgeschwindigkeit w! des Kérpers K? definiert als w' = O i's. Der
Einheitsvektor i's geht durch den Ursprung O’. Die Beschleunigung a' des Punktes
P' ergibt sich zu
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Korper K i

Abbildung 3.2: Beschreibung eines starren Korpers

. dvt . . . .
a' = d‘; =R'+&' xu' +w' xul (3.3)

Mit der Definition der Winkelbeschleunigung o' = @1 i's erhiilt man

al =R+ ol x u' + Wl x (Wi x ul). (3.4)

Fiir die Transformation von einem Koordinatensystem in ein anderes stehen ver-
schiedene Parameterrdume, wie Rodriguez Parameter, Euler Winkel, Euler Parame-
ter oder Quaternionen zur Verfiigung [201, 72|.

Um einen Vektor r vom Koordinatensystem 7 ins System ¢ zu transformieren
wird dieser mit der 3 x 3 Transformationsmatrix A, in der Form

ry = Aijrj (35)

multipliziert. Die Definition der Transformationsmatrix A fiir die einzelnen Para-
meterrdume ist in der allgemeinen Literatur zu finden, wie z. B. in [201, 72].

3.1.3 Bindungen in Mehrkorpersystemen

Die iiber Gelenke verbunden Korper schrinken die Bewegungen der Korper ein,
so dass man n, < n, Freiheitsgrade erhilt (n, = Anzahl der Kérper x 6). Prinzipi-
ell reicht es somit aus iiber einen reduzierten Satz von n, Lagezustandsgrofen die
Bewegung der Korper zu beschreiben. Die so erhaltene Beschreibung des Mehrkor-
persystems wird Beschreibung mit Minimalkoordinaten genannt |27].

Die Zwangsgleichungen, welche die Bindungen zwischen den Korpern einschrén-
ken, konnen gegliedert werden in |200, 201]:
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e Rheonome Zwangsgleichungen in welchen die Zeit explizit vorkommt
e Skleronome Zwangsgleichungen oder zeitunabhéngige Bindungen

e [mplizite Zwangsgleichungen, wenn keine Festlegung auf bestimmte Lagezu-
standsgrofsen erfolgt

e Explizite Zwangsgleichungen, wenn die Gleichungen iiber redundante Koordi-
naten aus einem Minimalsatz der Lagezustandsgrofen beschrieben werden.

Geradin und Cardona |72| fassen rheonome und skleronome Bindungen in holo-
nome Bindungen zusammen. Nicht-holonome Bindungen gliedern sich in bilaterale
und unilaterale Bindungen, abhéngig ob sie iiber eine Gleichheitsbedingung oder
Ungleichheitsbedingung beschrieben werden.

3.1.4 Lagrangesches Prinzip

Ausgangspunkt fiir die mathematische Beschreibung der mechanischen Zusam-
menhénge von starren und flexiblen Mehrkorpersystemen ist das Lagrangesche Prin-
zip. Heun [96] nennt diese Gleichung auch Lagrangesche Zentralgleichung und Hamel
|96] leitet daraus die Euler-Lagrangeschen Gleichungen (Hamel-Bolzmann-Gleich-
ungen) ab [27] !:

/(fT dm — df*")ér = % /fT dmdr — 6T — W =0, T = % /fT dmit.  (3.6)
(S) (S) ()

Dabei ist T die kinetische Energie (67" die virtuelle kinetische Energie) und f® sind
die auf das Element wirkenden eingeprigten Kréfte. Die virtuelle Arbeit der einge-
priagten Kréfte auf das Element definiert sich iiber

ao_:ci,:c‘
W = / / / 2]: ( o Jardj> dzdydz. (3.7)
vy

),

Dazu sind die Verschiebungen d, des Elements gegeniiber der unverformten Lage
mit den Kréiften am Element zu multiplizieren. Die Kréfte ergeben sich aus den
Spannungen o multipliziert mit der Elementoberfliache.

! Die angefiihrten Gleichungen gelten fiir das Gesamtsystem (S) bestehend aus mehreren Kor-

pern 4. Der Index wird nicht gefiihrt, sodass r = ri. | bedeutet, dass tiber das Gesamtsystem zu
(5)
integrieren ist
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Unter der Annahme linearer Geschwindigkeitsbindungen und mit ¢, dem Vek-
tor der Minimalgeschwindigkeiten, gilt Gleichung (3.8). Die linearen Geschwindig-
keitsbindungen miissen nicht notwendigerweise integrierbar sein. Bei holonomen Sy-
stemen muss aber eine eindeutige Linearkombination der ersten Zeitableitung der
Lagrangeschen Koordinaten z vorhanden sein. Dann gilt

. Or. Or or B or B or
r_r(q’t)_”‘_a_quLa_)8_q_8_q_>5r_%5q (3.8)
und damit wird
d [.r d ol,.p, .. Or
el i dmor = % pR 2(1“ dmr)ﬁqéq . (3.9)
(5) (5)
Daraus folgt, dass
d [oT
i — 0T — ¢ —=0. 1
i laq] oq—46 oWe =0 (3.10)

Bremer und Pfeifer 27| nennen diese Form der Gleichung weiterhin Zentralglei-
chung. Differenziert man Gleichung (3.10) erhélt man die Variationsform der Hamel-
Bolzmann-Gleichungen:

4(5)-(E) -l ()57 o

Der Vektor Q stellt dabei die generalisierten Krifte dar. Bei holonomen Systemen
besteht die Moglichkeit Minimalkoordinaten zur Beschreibung zu verwenden und es
verschwindet damit in Gleichung (3.11) der zweite Term % und man erhélt die
Lagrangesche Gleichungen zweiter Art.

Beim nicht holonomen Fall kénnen aus den zusatzlichen Bindungsgleichungen
die Bewegungen in die zwangsfreien Richtungen projiziert werden.

Eine weitere Auswertung der Zentralgleichung unter Beriicksichtigung der Iner-

tialbasis, der elementfesten Basis und unter Berechnung des Variations-Different-
ationsprozesses, erhélt man mit dem Vektor der Minimalgeschwindigkeiten |27]

-(2)-(2)

(3.13)

und damit
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Die Matrix & stellt dabei die schiefsymmetrische Matrix von w dar?(Gleiches gilt
auch fiir v). Die Hamel Bolzmann Gleichung kann damit in die Bewegungsgleichun-
gen, bezogen auf ein beliebiges Bezugssystem A, umgeformt werden. Die Gleichung
ist sowohl fiir holonome als auch nicht-holonome Bindungen giiltig:

- (2av)  \" [ (adp 4 ©radp —daf®), N »
;/ ( (aAgéIE)i ) (AdL +A &jAdL—dA]e) =U. (3.14)
1y Z

In Gleichung (3.14) stellt 4dp den Impuls, AdL den Drall, 4f¢ die eingepriigten
Kriafte und 41° die Momente in den entsprechenden elementfesten System E, im In-
ertialsystem I bzw. in einer beliebigen Basis A dar.

Neben dem Lagrangeschen Prinzip existiert auch noch das Jourdainsche Prinzip
und das Gauftsche Prinzip. Jourdain geht von der Variation der Geschwindigkeiten
aus und setzt dabei die Lagevariationen zu Null. Bei Gaufl erfordert die Beschleu-
nigungsvariation, dass die Lage- und Geschwindigkeitsvariationen Null gesetzt wer-
den. Alle Methoden haben jedoch gemeinsam, dass die verwendete virtuelle Grofe
ein Element des Tangentialraums der Zwangsfliche ist und damit unabhéngig von
Betrag und Dimension ist.

Bremer und Pfeifer [27] geben bei ihren Betrachtungen iiber Mehrkorpersysteme
der ,synthetischen Methode den Vorzug, die eine Kraft und Momentenbilanz in
Richtung der freien Bewegungsmoglichkeit darstellt.

In Gleichung (3.14) ist daher § der Vektor der Minimalgeschwindigkeiten, mit
$ € RY, wobei g die Anzahl der Geschwindigkeitsfreiheitsgrade darstellt.

Shabana [201] geht ebenfalls vom D’Alambertschen Prinzip aus um die La-
grangeschen Gleichungen zu erhalten. Er benennt Gleichung (3.10) D’Alambert-
Lagrangsche Gleichung. Er fiihrt dabei generalisierte Koordinaten ¢; mit deren Hilfe
die Lage und Orientierung der einzelnen Korper n beschrieben wird:

' =r(q,q2, ..., G, t). (3.15)

Mit Hilfe der Kettenregel kann r? zu

(3.16)
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abgeleitet werden (vergleiche mit Gleichung (3.8) bei Bremer und Pfeifer |27]). Die
virtuellen Verschiebungen konnen iiber die Koordinaten ¢; zu

ort =) " g (3.17)

angesetzt werden und damit kann auch die virtuelle Arbeit FiT(Sri, welche am Korper
1 angreift, zu

-3q;. (3.18)

umgeformt werden. Durch das Aufsummieren und mit Einfiihrung der generalisierten
Krifte @);, welche mit der Koordinate ¢; assoziiert werden konnen, ist

ZF‘ ort = ZZFIM—T&JJ 3" Qj0q;. (3.19)
j=1

=1 j=1

In gleicher Weise kann man mit der virtuellen Arbeit der Massenkriften vorgehen:

SW; = i zn: miior, (3.20)

i=1 j=1

Mit weiteren Umformungen und unter Verwendung von Gleichung (3.17) erhilt man:

Zmifiar' - (3.21)
< [d Ly Or .y d [for
[ (e 5) -t (5)] - oz

- d 8 1 iil 4 8 1 ioid .
2 {&8—% <§mr r)]—a—q,j(imr r)} (3.23)

Mit der kinetischen Energie des Komplettsystems

e N
T = ZT’ =D gmi iy (3.24)
=1 =1
erhalt man
d /0T oT
— (=) —=——Q,| ¢, = 0. 3.25
;[dt (3%‘) dq; QQ} & (3.25)

Die von Shabana zu Grunde gelegte Gleichung (3.25) entspricht Gleichung (3.11)
(Bremer und Pfeifer) und damit der Hamel-Bolzmann Gleichung ohne den zweiten
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Term. Mit den zusitzlichen Bindungsgleichungen konnen die Bewegungen in die
zwangsfreien Richtungen projiziert werden und der zweite Term wird damit nicht
benotigt.

Geradin und Cardona |72] gehen ebenfalls von den erweiterten Lagrangeschen
Gleichungen und vom Prinzip nach Hamilton, in der Form von

L=K-V-)"® (3.26)
to
5 / Ldt =0 (3.27)
t1
(3.28)

aus, mit den Lagrangeschen Multiplikatoren A, den Bindungsgleichungen ®, der ki-
netischen Energie I und der potentiellen Energie V.

Durch Anwendung der Variationen, Vereinfachung und Zusammenfassung erhélt
man die Bewegungsgleichungen welche in parametrisierter Form zu

r(q,q,d,A) = Mg +B"A —g(q,4,t) =0
¢(q,t) =0
angeschrieben werden. Dabei ist r der Residual Vektor, M die Massematrix, q der
Vektor der generalisierten Freiheitsgrade des Systems und g(q, q,t) die Summe der
internen, externen und komplementiren Trigheitskrifte. Die Matrix B ist die Matrix
der Bindungsgradienten, ¢(q,t) der Satz der holonomen kinematischen Bindungs-
gleichungen und X sind die Lagrangeschen Multiplikatoren. Gleichung (3.29) stellt

ein System differential algebraischer Gleichungen (engl. Differential Algebraic Equa-
tions - DAE) dar.

(3.29)

Wallrapp und Schwertassek [200] nennen die Darstellung mittels DAE in Glei-
chung (3.29) die Deskriptorform der Systemgleichungen (Verwendung von Abso-
lutkoordinaten). Bei der Beschreibung mit Minimalkoordinaten (Darstellungen der
Korperbewegungen in Relativkoordinaten) erhilt man ein System gewohnlicher Dif-
ferentialgleichungen (engl. Ordinary Differential Equations - ODE) welche als Zu-
standsform der Bewegungsgleichungen bezeichnet werden:

Mg +k(q,q,t) =f(q,q,1). (3.30)
In Gleichung 3.30 ist M die Massematrix, k fasst die Steifigkeits- und Dédmpfungs-
matrix zusammen und f beschreibt die externen Kréfte.

In der Mehrkorperdynamik erfolgt die globale Beschreibung eines beliebigen
Punktes P des Korpers i iiber (siche dazu auch Gleichung (3.1)) [201]
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r,=R'+ AU, (3.31)

wobei R die Position und A’ die Transformation des Korperreferenzsystems zum
globalen Koordinaten System darstellt. Die lokalen Koordinaten @i’ des Punktes P
sind im Korperreferenzsystem angegeben. Die Transformationsmatrix A’ ist eine
Funktion von Rotationskoordinaten ©° (Euler Winkel, Rodriguez Parameter oder
Euler Parameter) °.

Die generalisierten Koordinaten g’ des Korpers i seien definiert als

q. = [ R’ o }T. (3.32)

Ein Mehrkorpersystem mit n;, untereinander verkniipften starren Korpern wird iiber

) . i T . .
die generalisierten Koordinaten ¢ = [ G G2 Q3 - Gn } und n,. Bindungsglei-
chungen beschrieben.

Die Bindungsgleichungen kénnen in der Form C (q, t)T geschrieben werden. Tre-
ten nicht holonome Bindungen auf, so konnen diese iiber

ap+Bg =0 (3.33)

dargestellt werden, wobei ay = ag(q,t) = [ apy gy gz -+ Qop, }T eine 1 X n,
sowie B = B(q, ) eine n. x n Koeffizienten Matrix und ¢ der Vektor der generali-
sierten Geschwindigkeiten sind.

3.2 Elastische Strukturen in Mehrkorpersystemen

Wallrapp und Schwertassek [200] gehen zur Beschreibung elastischer Korper
ebenfalls von der Lagrangeschen Darstellung der Bewegung aus. Durch die auf das
infinitesimale Volumenelement wirkenden Kréfte lassen sich die Cauchyschen Bewe-
gungsgleichungen formulieren.

po(R)F(R, 1) = ko(R,t) + Div) (R, ) (3.34)

Uber die Formulierung des Impulses fiir einen materiellen Punkt kann die Bewegung
von Punkten im Inneren des Kontinuums pg¥ iiber die Summe der am Volumen
angreifenden Krifte ko und iiber die Oberflachenkrifte Div) | dargestellt werden.

3Die zitierten Autoren verwenden teilweise leicht unterschiedliche Notationen bei der Bezeich-
nung der Verschiebungen (r, R), Rotationen (w, ®) und Indexbezeichnung (r;, ar;, R")
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3.2.1 Mechanik verformbarer Korper

Fiir die Lage des Punktes P am Korper i gilt im verformten Zustand gegeniiber
dem unverformten Zustand, dass £ = x + u ist (Gleichung (3.43)) |201], sieche Ab-
bildung 3.3.

Unverformte Konfiguration

Abbildung 3.3: Verformte und unverformte Konfiguration [201]

Mittels der Funktionstheorie kann gezeigt werden, dass Gleichung (3.43) nur eine
einzige Losung besitzt wenn die Determinante

SERRSERRSE
I = &1 &2 &a3 (3.35)
§31 E32 33

nicht zu Null wird. Die Jakobimatrix J kann damit in die 3 x 3 Einheitsmatrix I
und die Gradientenmatrix der Verschiebungen J aufgespalten werden:

J=1+1J. (3.36)
Da der Gradient der Verschiebungen

Our  Our du

_ gm gmz Oz U1 U2 U3
U U U

J=1| 55 o oo | = | u21 w22 ung (3.37)
OQuz  OQuz  Ouz
Or1  Ozxy Oxg Uzl U32 U3

ein Tensor zweiter Ordnung ist kann er in die Summe aus einem symmetrischen und
einem antisymmetrischen Tensor zerlegt werden

J=J,+7, (3.38)

wobei
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€11 €12 €13

js = % [j + jT:| = €21 €22 €23 . (339)
€31 €32 €33
und
~ 1 0 w2 wig
Jr = 5 [J — JT} = W21 0 W2 3 (340)
w31 w32 0
ist. Es gilt, dass 2e;; = 2¢;;, = u;; + u;; und 2w, ; = —2w;; = u;; — u;,;. Ferner

bedeutet ( ,7) die Ableitung nach x;. Der symmetrische Teil beschreibt die Span-
nungen und der antisymmetrische Teil die Rotationen eines Volumenelementes.

Bei der Betrachtung der Gradienten des Positionsvektors kann auch die Transfor-
mation vom Referenzkoordinatensystem ins Korperreferenzkoordinatensystem be-
trachtet werden und dabei folgt

x = AX (3.41)
und somit
o . 0
rea JA = aXA. (3.42)

Nun werden die Spannungen eingefiihrt. Es sei dly der Abstand zweier Punkte am
flexiblen Korper im unverformten Zustand und o/ der Abstand im verformten Zu-
stand. Uber den Zusammenhang

E=x+u (3.43)
folgt, dass

oJu Ju
dé¢ =dx + 8_de =(I+ &)dx = Jdx (3.44)

ist. Weiter kann damit mit einigen Umformungen folgender Zusammenhang ausge-
wertet werden

(51)? = (d€)7(d€) — (dx)T [T+ (3T + T) + T7T](dx)” (3.45)
und
%[(51)2 ~ (510)?] = (dx)Te(dx)T (3.46)

abgeleitet werden. Dabei gilt, dass €, = +{[J* + J] + JTJ] = 1(IJTT — 1) ist.
Etwas kompakter und unter Beriicksichtigung, dass man J als symmetrischen und

antisymmetrischen Tensor anschreiben kann erhélt man
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€ =Du (3.47)
und
2;= 0 0
0 2% 0
1 0 0 22
D — = o o Ox3 . (348)
2 Eroa v 0
0 0 0
8223 P 8m1
0 5 o=

Die obere 3 x 3 Diagonalmatrix kann als die der Normalspannungen interpretiert
werden und die untere Matrix als die der Scherspannungen. Es existieren fiir die
Spannungskomponenten auch andere Ansétze, wie der Lagrangesche Spannungsten-
sor, auf die aber hier nicht ndher eingegangen wird.

Das Materialgesetz

o =¢€eE (3.49)

fiir ein homogenes isotropes Material liegt vor, wenn die Lame-Parameter A und p
iiber alle Punkte des Korpers konstant sind. Der 2. Lame Parameter p stellt den
Schermodul dar und der 1. Lame Parameter definiert sich iiber den Elastizitdtsmodul
E und dem Schermodul?. Die Matrix E der elastischen Koeffizienten kann dann zu
geschrieben werden:

A+20 A A0 0 0
A A+22 A 0 0 0

B A A A+22 0 0 0

b= 0 0 0 2z 0 0 (3.50)
0 0 0 0 2u 0
0 0 0 0 0 2u

Fiir die Ermittlung der virtuellen Arbeit ergibt sich die Volumenédnderung zu

dv = |J|dV, (3.51)
die virtuelle Arbeit zu
oW, = /pAT(SEdv = /poATcSEdv (3.52)
v v

4p _ A04+p)(A-2p)
o
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und die virtuelle Arbeit der elastischen Krafte zu

SW, = — / (1313 Yo d " )bendV. (3.53)
14

Unter Berticksichtigung des Materialgesetzes und der Symmetriebedingungen erhilt
man

W, = — / e’ ELdedV. (3.54)

\%4

3.2.2 Rayleigh-Ritz Ansatz

Elastische Korper wie Balken, Platten und Schalen haben eine unendliche Anzahl
von Freiheitsgraden, welche die Position eines jeden Punktes am Koérper beschreiben.
Wie in den vorhergehenden Unterkapiteln bereits gezeigt werden konnte, kann das
Verhalten solcher Korper iiber partielle Differentialgleichungen in Abhéngigkeit von
Ort und Zeit beschrieben werden. Separiert man die Variablen, fiihrt die Losung
der Gleichungen wenn losbar zu einem Verschiebungsfeld welches in folgender Form
beschrieben werden kann [201]:

Up = Y, apfr,  wobei fi = fi(z1, 22, x3)
k=1

ﬂfg = Z bkgk wobei gk = gk(flfl,l’g,l’:;) . (355)
k=1

ﬂf3 = Z Ckhk WObei hk = hk(l’l,l’g, fL’g)
k=1 J

Um infinit dimensionale Strukturen (partielle Differentialgleichungen) mittels
Rechneroperationen effizient handhaben zu kénnen wurden Naherungsverfahren wie
der Rayleigh-Ritz Ansatz oder die Galerkin-Methode entwickelt. Dabei wird die Ver-
schiebung eines jeden Punktes mit einer endlichen Anzahl von Koordinaten beschrie-
ben. Das heifst man bekommt fiir die Verschiebungen folgendes Gleichungssystem:

1 )

ﬂfl = Z akfk wobei fk = fk(l’l,l’g, fL’g)
k=1

Ugpo =y brgr  wobei g = gr(21, 22, 23) . (3.56)
k=1

n
'af?) = Z Ckhk wobei hk = hk($1>$2a 1'3)
k=1 /

Dabei ist es erforderlich das die Folgen partialer Summen Cauchy-Folgen darstellen.
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3.2.3 Floating Frame of Reference
Gleichung (3.56) kann in Matrixform auch geschrieben werden als [201]

l_lf = Sqf. (357)

Abbildung 3.4: Koordinaten am verformten Korper i

Mit dem Vektor q!, wird die Lage und Orientierung des Korperreferenzsystems
O" des elastischen Korpers i beschrieben (Abbildung 3.4)°.

Zur Beschreibung eines Punktes am flexiblen Korper wird nun folgender Zusam-
menhang verwendet [201]:

rp' = Rl + Al = R 4 Al(d,' + Siq,h). (3.58)

Damit kénnen auch die erste und zweite Ableitung nach der Zeit von rip (Geschwin-
digkeit und Beschleunigung)

ipt = R+ ulTo! + AlSlg,! (3.59)
und
ipt = RI4+ & x (@' x ul) + ol x u' + 20! x (Ald)) + Ala! (3.60)

abgeleitet werden. Zum Ableiten der Massematrix wird folgende Definition der ki-
netischen Energie verwendet

®Neben der Darstellung mittels ,Floating Frame of Reference’ existiert auch noch die Methode
der ,Incremental Finite Element Formulation“ und des Interpolationsansatzes fiir die Referenzbe-
wegung mit der Methode ,Large Rotation Vector Approach” welche hier nicht ndher behandelt
werden. Detaillierte Informationen zu den Ansétzen sind z. B. in [201, 200] zu finden.
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. 1 e ) 1 . o
Vi
mit
. I Bi Aisi |
Ml:/ 4 BB' BTAST | dv’. (3.62)
Vi symmetrisch giTgi

Die generalisierten Krafte konnen unterteilt werden in elastische Kréfte und ex-
terne Kréfte. Die elastischen Kréfte konnen allgemein geschrieben werden als

SWi= — / o' TseldV, (3.63)
Vi
Mit den vorher ermittelten Spannungen und Dehnungen ergeben sich die elastischen

Kréfte zu

SW! = —q' K16, mit K'jy = / (D'SHTE'DIS'dV". (3.64)
Vi
Die generalisierten externen Kréfte konnen geschrieben werden als
SWi=QTsq. (3.65)

Die Zwangsbedingungen zwischen Kérpern (Bindungsgleichungen) konnen in der
Form

C(q,t) =0 (3.66)

angeschrieben werden. Die virtuelle Anderung der Zwangsbedingungen ergeben sich
mit der Jakobi-Matrix der Bindungsgleichungen C, zu

Cqdq = 0. (3.67)

Wie schon in Gleichung (3.29) konnen die eben abgeleiteten Gleichungen in die
Lagrangesche Gleichung eingesetzt werden [201]:

Mg +Kg' + C'A = Q' + Q',. (3.68)
Ausgeschrieben ergeben diese
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miRR miR@ min Rl 0 0 0 Rl
m‘@@ m‘@f @i + 0 0 0 o' +
symietrisch m';, dy 00 Ky qy
Ch: (Qo)r (Q')r
w Cem Ja=(@e |+ | @e | i=r23 . m
qu? (Qle)f (le)f
(3.69)
und
C(q,t) = 0. (3.70)

3.2.4 Reduktionsmethoden bei elastischen Korpern

Die Beriicksichtigung des elastischen Bauteilverhaltens in der Mehrkorpersimula-
tion ist bei vielen praktischen Anwendungsbeispielen mit einer deutlichen Erhchung
der Anzahl der Freiheitsgrade und der Rechenzeit verbunden. Zur effizienten Be-
rechnung von elastischen Koérpern wurden daher verschiedene Reduktionsmethoden
entwickelt, um das elastische Verhaltens von Bauteilen mit weniger Freiheitsgraden
abbilden zu konnen.

Das statische Kriftegleichgewicht am Korper i ist iiber |72, 201]

K q;=F (3.71)

gegeben. Bei der statischen Kondensierung nach Guyan [92| werden die Freiheits-
grade in sogenannte Master-Knoten m und Slave-Knoten s unterteilt. Von der Un-
terteilung ist sowohl die Steifigkeitsmatrix K';, als auch der Verschiebungsvektor
q s und die extern angreifenden Krifte F! betroffen:

Kimm Kims qifm _ Fim
(i ) (o) - () 67

Beinhaltet der Vektor Fi, nur Nulleintrige und es interessieren nur die Verschiebun-
gen der Masterknoten q' #m» SO kann das statische Kriftegleichgewicht auch folgen-
dermafsen angeschrieben werden:

[Kimm - I{iWLsI{ssi _lKism]qifm = Fim- (373)
Dieser Zusammenhang kann auch noch in folgenderweise umgewandelt werden
Ki;; = BUK' /B, (3.74)
mit
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; I
Bl, = ( KK ) : (3.75)

Bei der dynamischen Kondensierung |72, 201| kann der Korper i um eine Refe-
renzkonfiguration frei schwingen und so verbleibt Gleichung

m' ;s G+ Kty = 0, (3.76)
Die Losung von Gleichung (3.76) kann mit folgendem Ansatz gefunden werden:

i

q';=a'e. (3.77)

Riickeingesetzt erhdlt man

Kiff ai = (w)2miff ai. (378)
Gleichung (3.76) stellt ein Eigenwertproblem dar, dessen Losung Eigenfrequenzen
(wr) und entsprechende Eigenvektoren a'y mit k = 1,2,...,n; darstellt. Die Ei-

genvektoren werden als ,normal modes” bezeichnet. Eine Reduktion kann erreicht
werden, wenn im weiteren nur n,, < ny Moden beriicksichtigt werden.

Die Koordinatentransformation von den physikalischen modalen Koordinaten in
die modalen elastischen Koordinaten wird iiber

qif = Binpif (3.79)
erreicht. Der Vektor pif beinhaltet die modalen Koordinaten und B! stellt die
Modeshape-Matrix dar, welche in den Spalten die beriicksichtigten Eigenmoden

beinhaltet. Zusammen mit den Referenzkoordinaten konnen die Koordinaten wie
folgt beschrieben werden:

(o )= (ot ) () (380

Damit dndern sich in Gleichung (3.69) und (3.70) die Groken zu (neue Groken sind
mit einem Querstrich gekennzeichnet):

rhfnr = miw rhif = mi,«fBin

m;, = B mi';;B], Kj, =B KB,

QL) = (Q')r Qs =(QY)r - (3.81)
Q) = (Q), (Qh)y = (QY)y

¢, = C,}B,,
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Craig-Bampton (Verweis in |72|) kombiniert die Guyan Kondensierung (auch als
statische Kondensierung bezeichnet) und die dynamische Kondensierung zu

i i i I I
B' = [Bi, Bl = ( s KiK. ) : (3.82)

wobei jedoch fiir die Bestimmung der Eigenmoden und Einheitsverschiebungen vom
eingespannten Zustand ausgegangen wird. In heutzutage iiblicherweise verwendeten
Softwarepaketen werden sowohl die frei-frei Eigenmoden als auch die Eigenmoden
im eingespannten Zustand zu Grunde gelegt.

Geradin und Cordona [72| verwenden zur Ableitung der reduzierten Massen- und
Steifigkeitsmatrix die mechanische Impedanz-Methode. Die Impedanz-Matrix Z(w)
wird als eine frequenzabhéngige Matrix, welche das Amplitudenverhéltnis der Kréfte
g zu den Verschiebungen q darstellt, angeschrieben:

g =1Z(w)q (3.83)

und

Z(w) = K — w’M. (3.84)
Diese Vorgehensweise bietet den Vorteil, dass zur Bestimmung der Reduktionsma-
trizen diese nicht zwingend iiber ein Finite Element Programm ermittelt werden
miissen, sondern auch iiber eine Schwingungsanalyse gemessen werden kénnen. Die
Tragheitsterme werden iiber die kinetische Energie mit einer co-rotierenden Appro-
ximation berechnet |[72].

3.2.5 Reduktion und Regularisierung der Zwangsgleichungen

Die nach Shabana abgeleiteten Grundgleichungen zur Beschreibung von Mehr-
korpersystemen stellen ein differential algebraisches Gleichungssystem (DAE - Dif-
ferential Algebraic Equation) 2. Ordnung dar. Die m holonomen Bindungen sind die
zu beriicksichtigenden Zwangsbedingungen:

e T o .
{ 1;’4((;:)]3:3 8la-a.1) a0 = a(to), G0 = A(lo)- (3.85)
Dabei ist M die n x n Massematrix, g der nichtlineare n x 1 Kraftvektor der inneren
und dukeren Krafte, ® die m x 1 holonomen Bindungsgleichungen und B = %—‘2 die
m x n Matrix der Ableitungen der Bindungsgleichungen.

Mittels Regularisierung oder Reduktion der Zwangsbedingungen |72| kann das
DAE Gleichungssystem in ein Gleichungssystem gewohnlicher Differentialgleichun-
gen umgeformt werden. Bei der Regularisierung der Zwangsbedingungen werden die
Bindungsgleichungen zweimal abgeleitet:
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: - 0%
® =Bq+ at =0

®(q,t) = ) . 3.86
(a.) {¢> B4 + 57 (Bq)+28tq+at2 B4 —v(q,9,1) (3.86)

Damit kann das Gleichungssystem als modifiziertes System angeschrieben werden:

(5 %5)0F)-(5an) e

Das Gleichungssystem (3.87) stellt damit ein ODE System dar, hat aber den Nach-
teil, dass aufgrund des Ansatzes & = 0 nicht gewahrleistet ist, dass $ = ® = 0 ist.
Baumgarte |19, 72, 23| verwendet den Ansatz

d + 2cw0d + WP = 0, (3.88)

wobei w und € Dampfungs- und Frequenzparameter sind, um die Abweichungen von
P = ® = 0 iiber Zwangsbedingungen einzuschranken:

Y, at) = Y(a,qt) - 2ewd — 2P (3.89)

Bei der Reduktion der Zwangsbedingungen wird das urspriingliche Gleichungssystem
in ein System erster Ordnung transferiert:

q=v
Mv = g(q,v,t) —BTX . (3.90)
®(q,t) =0

In gleicher Weise kann fiir die Zwangsbedingungen ebenfalls die Transformation
durchgefiihrt werden:

92® _
{ Bv+5=0 (3.91)

B\'f—’y(q,v,t) =0

Durch Extraktion von v* = v,_,, als die unabhéngigen Geschwindigkeiten folgt,

dass
Vv v =R,qv* + a(t)
V= ( Vi ) - { v = RyeaV™ + B(1) (3.92)
ist und dass R,.q eine reduzierte Matrix darstellt, welche sich aus B = [B,,_,, B,
zusammensetzt:

I
RTEd - ( _B_an_m ) . (393)

Damit ist
BR,.q =0 (3.94)
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und
0 oP 0
a)=( _p1 )% 0=( g1 )0 (3.95)
Folglich resultiert das DAE System in ein ODE System:
M*v* = g*(q, v, t) (3.96)
(-1* — V* ) .

wobei M* = RT MR, und g* = R’ (g — Mf(t)) ist.

3.3 Formalismen und Losungsalgorithmen fiir Mehr-
korpersysteme

3.3.1 Formalismen bei Mehrkorpersystemen

Unter Formalismen fiir Mehrkorpersysteme versteht man rechnerorientierte Ver-
fahren zur Ermittlung der Systemmatrizen der Bewegungsgleichungen aus den Daten
des Systems [200].

Das Mehrkorpersystem kann dabei als ein gekoppeltes System von Differential-
gleichungen und algebraischen Gleichungen beschrieben werden. Dies entspricht der
Beschreibung der Bewegungen der Korper mit redundanten Absolutkoordinaten mit
Zwangsbedingungen. Die Gleichungen formen damit in ein Differential algebraisches
Gleichungssystem (DAE).

Im Gegensatz dazu konnen die Bewegungen der Korper auch mittels Relativko-
ordinaten beschrieben werden. Dabei erhdlt man ein gewohnliches Differentialglei-
chungssystem (ODE).

Bei der Darstellung der Systemgleichungen in Absolutkoordinaten erhélt man
eine einfache Massenmatrix jedoch deutlich komplexere Ausdriicke in den Termen
der generalisierten Krifte. Bei zugrunde liegenden Relativkoordinaten ergibt sich ei-
ne komplexe zustandsabhéngige Massematrix, aber der Vorteil sehr einfacher Terme
bei den generalisierten Kréften. Das Invertieren der Massematrix bedeutet damit
einen erheblichen Aufwand und steigt mit der dritten Potenz der Anzahl der Korper
n des Systems [200].

Bei der Einfiihrung von Methoden und bei Untersuchungen zu Formalismen fiir
Mehrkorpersysteme wurde die Diagonalform der Massematrix (Absolutkoordinaten)
als Tragheitskoordinaten bezeichnet und die Diagonalform der Steifigkeitsmatrix
(Relativkoordinaten) als Federkoordinaten benannt [200].
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3.3.2 Losungsalgorithmen bei Mehrkorpersystemen

Integrationsverfahren zur numerischen Losung von gewhnlichen und differential
algebraischen Gleichungssystemen spielen sowohl bei der Offline-Simulation als auch
bei der Echtzeit-Simulation hinsichtlich der Recheneffizienz, Rechenstabilitiat und
Ergebnisgenauigkeit eine entscheidende Rolle. Fiir Echtzeit-Simulationen werden
haufig explizite und implizite Integrationsverfahren mit fixer Integratorschrittweite
verwendet (z.B. Euler Verfahren). Implizite Euler Verfahren haben gegeniiber den
expliziten Verfahren dabei den Vorteil, dass das Integrationsverfahren bei beliebig
grofsen Schrittweiten stabil ist. Lineare implizite Runge-Kutta Methoden kombinie-
ren die positiven Eigenschaften der expliziten und impliziten Euler Methode mit gu-
ten Stabilitdtseigenschaften bei geringen Rechenaufwand. Bei Offline-Simulationen
werden heutzutage iiblicherweise Mehrschrittverfahren hoherer Ordnung mit varia-
bler Schrittweite und Schrittweitensteuerung verwendet. Von besonderem Interesse
ist dabei auch die Stabilitdt der Verfahren in Zusammenhang mit steifen Differenti-
algleichungssystemen, die im folgenden noch behandelt werden.

Anfangswertprobleme bei gew6hnlichen Differentialgleichungen

Eine gewohnliche Differentialgleichung besitzt im Allgemeinen unendlich viele
Losungen. Bei Anfangswertproblemen wird eine spezielle Losung der Differential-
gleichung, welche die Anfangsbedingung erfiillt, gesucht [210]. Ein System mit n
gewOhnlichen Differentialgleichungen kann in Vektorschreibweise ganz allgemein als

?jl fl(y1>y2>"' ayn>t)
. . j ) y T n>t
y=t.y=| % | ryn=| RUw D (3.97)
Zjn fn(y17y27"' 7yn7t)
mit der Anfangsbedingung
Y10
vo=y(to)=| (3.98)
Yno

angeschrieben werden.

Im Folgenden werden gewohnliche Differentialgleichung erster Ordnung betrach-
tet. Die Groken y und f(y,t) sind als Vektoren und als Norm interpretierbar. Damit
gelten die Verfahren auch fiir Systeme. Die zugrunde gelegte DGL sei ferner stets
l6sbar. Die Vektornotation wird nachfolgend nicht mehr gefiihrt.

20



3. Grundlagen zur Berechnung und Optimierung von Schwingungen in
Antriebssystemen

Losung von Differentialgleichungssystemen

Die Grundgleichungen von Mehrkorpersystemen stellen wie bereits erwiahnt ge-
wohnliche oder differential algebraische Differentialgleichungen dar und kénnen mit
geeigneten Verfahren in ein System von gewohnlichen Differentialgleichungen 1. Ord-
nung iibergefiihrt werden. Diese Gleichungen sind nur fiir stark vereinfachte Systeme
unter bestimmten Randbedingungen analytisch geschlossen 16sbar. Fiir die Losung
von Differentialgleichungssystemen, fiir heutzutage iiblicherweise auftretenden Auf-
gabenstellungen der Fahrzeugentwicklung, werden numerische Naherungsverfahren
angewendet. Bei der Losung von solchen Systemen sind spezifische Gesichtspunkte
wie die der Stabilitdt und des Integrationsfehlers zu beachten. Es werden erwartungs-
geméf unterschiedliche Anforderungen an die Losung von derartigen Gleichungsy-
stemen fiir Offline- und Echtzeit-Simulationen gestellt. Worauf im Weiteren noch
gezielt hingewiesen wird.

Fiir ein gewohnliches Differentialgleichungssystem 1. Ordnung, wie es in Glei-

chung (3.97) angefiihrt ist und welches unabhéngig von y ist, ergibt sich folgende
Losung ©:

y(X) =yo+/ f(x)dz. (3.99)

Nachfolgende Zusammenfassung der wichtigsten Integrationsverfahren wurden
aus den Literaturstellen [94, 95, 61, 209, 210| entnommen:

Polygonzugverfahren nach Euler

Setzt man in Gleichung (3.99) im Integral fiir f(x,t) den Wert der Ableitung
im Punkt yo als f(z,t) =~ f(yo) erhédlt man damit das bekannte explizite Euler
Polygonzugverfahren zur Integration:

y(@:) = yio1 + f(@iz1) - (T — @im0). (3.100)

Der globale Fehler des Euler Verfahrens ergibt sich mit der Fehlerordnung O
zu O(h). Das Euler Verfahren kann mittels der Taylorreihenentwicklung abgeleitet
werden und inkludiert Terme bis zur 1. Ordnung. Es ist somit ein Verfahren erster
Ordnung.

5Die hier dargestellten Zusammenhiinge fiir Differentialgleichungen gelten auch bei der Betrach-
tung von Gleichungssystemen, sofern die Variablen als Vektoren interpretiert werden kénnen und
die Matrix Norm gilt
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Taylor-Methoden

Mit Hilfe der Taylorreihenentwicklung konnen weitere Verfahren hoéherer Ord-
nung gewonnen werden. Diese sind jedoch praktisch nur schwer einsetzbar, aufgrund
der bendotigten hoheren Ableitungen. Mit geringfiigig modifizierten Ansétzen fiir die
Taylorreihenentwicklung welche nur ausgewéhlte Abschnitte (Terme) inkludieren er-
hilt man z.B. das Verfahren von Heun und das modifizierte Eulerverfahren nach
Collatz (beides Verfahren 2ter Ordnung mit Fehlerordnung O(h?)).

Runge-Kutta-Methoden

Um die Methode zu erweitern (Verbesserung der Fehlerordnung) ist es notwendig
auch die Abhéngigkeit von f von y zu betrachten. Dazu miissen die y-Werte zwischen
den Intervallpunkten ermittelt werden:

h h
y(X) =Y = g1 + hf (@01 + 5 (@1 + 5))- (3.101)

Wobei y(z,—1 + %) mit einem halben Eulerschritt ermittelt werden kann und dieses
Verfahren liefert damit aufgrund der Multiplikation des halben Eulerschrittes mit
der Schrittweite h eine Fehlerordnung O(h?).

Generell kann eine allgemeine Methode fiir die so gewonnenen ,Runge Kutta Ver-
fahren“ mit zusédtzlichen Eulerschritten folgendermafen definiert und zusammenge-
fasst werden:

Es sei s ganzzahlig und stellt die Ordnung des Verfahrens dar und a; ; seien reale
Koeffizienten. Dann bezeichnet die Methode

y1 =yo + h(biki + - - + bsks), (3.102)
mit
kl = f(x(]v Z/O)
ko = f(xo + c2h, yo + hasiky)
ks = f(xo 4 csh,yo + h(asiki + asoks)) (3.103)

ks - f(xO + Csha Yo + h’(aslkl + -+ as,s—lks—l))a

ein Runge Kutta Verfahren der Ordnung s. Normalerweise geniigen die c¢; der Be-
dingung

C; = Zaij, (3104)
J
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welche nichts anderes besagt, als dass alle Funktionsauswertungen von f iiber ein
Verfahren 1. Ordnung approximiert werden. Um die Koeffizienten b; zu erhalten wer-
den die Ableitungen mit denen der richtigen Losung bis zur entsprechenden Ordnung
verglichen (Taylorreihe). Die Bestimmung der Koeffizienten steigt erheblich mit stei-
gender Ordnung. Die Fehlerordnung ergibt sich zu O(h?™!).

Implizite Verfahren

Die implizite Euler Methode verwendet die Steigung des aktuell berechneten
Schrittes. Die Losung ergibt sich zu

y1 =yo + hf(z1,41) (3.105)

und resultiert in einem impliziten Gleichungssystem.

Generell konnen die impliziten Verfahren folgendermafen abgeleitet werden:

Y1 = Yo+ hf(zo+ 0,90 + O(y1 — %)) (3.106)

Fiir das implizite Euler Verfahren ergibt sich § = © = 1. Mit § = © = 1/2 erhélt
man die implizite Mittelpunktregel. Implizite Verfahren haben deutliche Vorteile bei
der Rechenstabilitit. Geht man davon aus, dass bei einem Differentialgleichungssy-
stem y = Ay, fiir die Matrix A die Eigenwerte \; mit Re \; < 0 existieren, so
konvergiert die diskrete Losung nur bei einer Schrittweite fiir die |g(h\;)| < 1 gege-
ben ist.

Extrapolationsverfahren

Fiir die Herleitung von Mehrschrittverfahren wird in Gleichung (3.99) das zu
ermittelnde Integral {iber ein Polynom P(z) bestimmt. Seiy = f(¢, y) und y(z¢) = 4o
ein gegebenes Differentialgleichungssystem. Man definiere die Schrittweite H > 0 als
die Basisschrittweite. Ferner sei ein Folge positiver Ganzzahlen

ny<ng <ng<<---, (3107)

mit dazugehorenden Schrittweiten h; = H/n;

hi > hy > h3 > e (3108)

gegeben. Mit Hilfe eines numerischen Verfahrens mit der Ordnung p werden die
Losungen yp,, der n; Schritte berechnet:

Yn,(vo + H) := Ti . (3.109)

Dann wird aus den Stiitzstellenwerten ein Interpolationspolynom
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p(h) = eo + eph? + eyt WP - ey BT (3.110)

erzeugt, so dass p(h;) = T;7 und ¢ = 5,5 — 1,---,j — k + 1 ist. Schlussendlich
extrapolieren man gegen die Grenze h — 0 und verwendet

p(0) =eo =Tjx (3.111)

als numerisches Ergebnis. Damit entstehen k lineare Gleichungen fiir die Unbekann-
ten e, €y, - - - €pk—2. Die Auswertung des Algorithmus eines Interpolationspolynoms
an einer vorgegebenen Stelle (fiir h = 0) wird numerisch mit Hilfe des Algorithmus
von Aitken und Neville durchgefiihrt (siehe dazu auch die weiterfithrende Literatur
94]).

Mehrschrittverfahren

Gegeben seien die Gitterpunkte z; = x9 + ¢h und man kennt die numerische
Naherung ¥, Yn_1, - - -, Yn_r+1 der exakten Losung y(x,),...,y(z, — k+ 1) des An-
fangswertproblems

Die Losung an der Stelle z,,,1 kann iiber das Integral

y@wﬂzy@6+/wﬂﬂtmm& (3.113)

errechnet werden. Zur Berechnung der unbekannten Grofe y auf der rechten Seite
der Gleichung kénnen nun bekannte Naherungslosungen vy, x.1,...,y, verwendet
werden und y iiber ein Polynom ndherungsweise beschrieben werden. Das Polynom
kann folgendermafen angeschrieben werden:

o+ o o
8x{+1 8:(:{ 8:(:{
: fn = fn - fn—la
it o7 o7
oz Tt 27 27
: : z " (3.114)
8:(:{
k— i (—=s)(=s—1)(=s—J .
p(t) = p(gpn + Sh) — Zj:é (_]_)J L (=9 1;! ( Jj+1) 3 fn
o

Das Polynom in Gleichung (3.114) stellt Newtons Interpolationsformel dar. Durch
Einsetzen von p(t) ergibt sich fiir den néchsten Iterationsschritt
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i
k—1 ax{
Yo =Ua+0> v | 1| fa (3.115)
j=0 ol
ox?

wobei die Koeffizienten ; aus dem Zusammenhang folgende Bedingungen erfiillen
miissen:

v = (—1)j/0 (=) (=5 = 1)‘7‘.!‘ (it gy (3.116)

Mit Hilfe der Eulermethode kann ein einfacher rekursiver Zusammenhang fiir ;
erhalten werden:

1 1
Ym + ZVm-1+ 5VYm—2+ -+ Yo = 1. (3.117)

2 3 m+1

Steife Differentialgleichungen und Schrittweitensteuerung

Steife Differentialgleichungen wurden 1952 von Curtiss und Hirschfeldner erst-
mals untersucht und es wurde dabei festgestellt, dass explizite Methoden im Ver-
gleich zu bestimmten impliziten Methoden und BDF diese spezielle Typen von Dif-
ferentialgleichungen, wenn iiberhaupt, nur mit grofsem Fehler annéhern.

Spater wurden dann Stabilitdtsbedingungen eingefiihrt zur Beurteilung von stei-
fen Differentialgleichungssystemen. Fiir die Euler Methode kann diese folgenderma-
fsen abgeleitet werden: Es sei ¢(z) eine Losung der Differentialgleichung y = f(¢,y).
Durch Linearisierung und Vergleich von g(¢) mit der Losung ¢(z) erhélt man

y=—-(t o)) yx) = J(2)y(z), (3.118)
oder allgemein geschrieben

y=Jy. (3.119)

Dieser Zusammenhang soll nun auf das Euler Verfahren angewendet werden und
man erhdlt mit der Schrittweite h

Y1 = R(h, J)ym, (3.120)
mit
R(z)=1+z (3.121)
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Es soll angenommen werden, dass J diagonalisierbar ist und iiber die Eigenvektoren
vy, ...,v, und Eigenwerte aq, ..., a, darstellbar ist:

y=>_ o (3.122)
=1

Damit resultiert v, in

n

Ym = Z(R(h)\i))mai " Vs, (3.123)

i=1

wobei \; die Eigenwerte darstellen. Die Grofe vy, ist fiir m — oo fiir alle Eigenwer-
te beschrankt, wenn h)\; innerhalb eines Kreises mit Radius 1 und Ursprung —1 liegt.

Mit der gleichen Vorgehensweise konnen nun auch die Stabilitdtsbedingungen fiir
andere explizite Methoden wie z. B. Runge Kutta Methoden aufgestellt werden (siehe
Abbildung 3.5). Ziel ist es einen moglichst weiten Stabilitdtsbereich zu erreichen, um
steife Differentialgleichungen bei grofser Schrittweite effizient 16sen zu konnen.

Abbildung 3.5: Stabilitdtsbereiche fiir Explizite Runge Kutta Methoden mit der
Ordnung p = s [95]

Aus diesen Uberlegungen heraus wurde nun versucht fiir explizite Integrations-
methoden eine automatische Bestimmung der Steifigkeit durchzufiihren. Damit kann
eine Berechnung von steifen Differentialgleichungen mit unzureichenden expliziten
Methoden vermieden werden. Uber die Ermittlung des Fehlers mit einem Verfahren
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hoherer Ordnung kann der Abstand zur exakten Losung mit d; ~ R(h, J)dy ange-
néhert werden, wobei dy = yo — y(zo) darstellt.

Eine weitere Moglichkeit die Steifigkeit des Systems festzustellen ist die Schét-
zung des dominanten Eigenwertes von J:

|f(t,y—|—1)) B f(tvy)‘

[l

I\ ~ . (3.124)

Die Stabilitdtsbedingungen konnen nun dazu verwendet werden die Schrittweite
so zu kontrollieren, dass die Stabilitdt nicht verletzt wird [95].

BDF und Differentiationsmethoden

Die bisher betrachteten Mehrschrittverfahren beruhen auf numerischer Integrati-
on, welche iiber entsprechende Ansatzfunktionen (Polynomfunktionen) angenéhert
wurden. Mit einer modifizierten Vorgehensweise basierend auf numerischer Diffe-
rentiation konnen ebenfalls Verfahren zur Zeitintegration abgeleitet werden. Dazu
wird angenommen, dass die Naherungslosungen v, i1, ..., y, der exakten Losung,
bekannt sind. Um ¥, 1 zu berechnen wird das Polynom ¢(z), welches anhand der
Werte (z;,y;) mit i =n—k+1,...,n+1 gebildet wird, herangezogen. Das Polynom
kann nun mittels Riickwirtsdifferenzen (backwared differences) geschrieben werden
als

. o —s+1 ;
q(z) = gz, + sh) =Y (-1) ( ; ) V1. (3.125)

Der unbekannte Wert von ¥, 11 wird iiber das Polynom ¢(z) bestimmt, so dass an
mindestens einem Schrittpunkt

q/(xn—i-l—r) - f(xn—i-l—ra yn—l-l—r) (3126)

erfiillt ist. Von besonderem Interesse sind Verfahren welchen in ein implizites System
iiber r = 0 resultieren:
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kE=1: Yn+1 — Yn = hffn—l—l

3 1
kE=2: §yn+1 - 2yn + =Yn-1 = hfn—i—l

2
11 3 1
k:?):_n — 3Yn SYn—1 — S Yn— :hn
g Ynt1 =Y + 5Yn—1 = 3Yn—2 fnt1
25 4 1
k=4: Eyn—i-l = AYn + 3Yn-1 — gyn—z + Zyn—?) = hfns1 (3.127)
137 10 5 1
k:5:—n — SYn 5n—__n— “Yn—-3 — TYn— :hn
o0 Yt~ On t 01— SUn—2 F JYn-3 = £Un—a = hfni
. 4T o 1 15 20 1 6
- Y- 60 Yn+1 Yn 2 Yn—1 3 Yn—2 A Yn—3 5yn—4
1
+ =Yn-5 = h’fn-‘,—l-

6

Die Fehlerordnung bei BDF-Verfahren ergibt sich mit der Fehlerkonstante —k%rl zu
k.

Pradiktor-Korrektor- Verfahren

In der Praxis werden impliziten Verfahren in Kombination mit expliziten Verfah-
ren angewendet. Dabei wird die Prediktion mit einem expliziten Verfahren ermittelt
und iiber ein implizites Verfahren im Anschluss korrigiert.

Pradiktorschritt:
y,io) = F(tk—layk—la . --,t0>y0)- (3-128)

Korrektorschritt:

yl(gl) - F(tk7 y](go)? tk—1> Ye—1, .- ath yO) (3129)

Damit wird die Losung des Gleichungssystems schnell ohne ein Invertieren durch-
fiihrbar.

Newmark Integrationsverfahren

Mit dem Newmark Integrationsverfahren konnen Standard Systeme der Form
[72]
Kq+ Cq+ Mg = g(t) (3.130)

gelost werden. Die Newmark Methode beruht auf der Berechnung der Verschiebun-
gen und Geschwindigkeiten auf Basis der Taylorreihenentwicklung mit der Schritt-
weite h:
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Qni1 = Gn + (1 = 7)hGn + YGni1€n

: 1 ” 2. , (3.131)
An+1 =q, + hq, + 5 _B h qn"‘ﬁh An+1 + €.
Die Parameter v und S sind Konstanten und bestimmen die Genauigkeit und Sta-

bilitatseigenschaften der Zeitintegration. Die lokalen Integrationsfehler ergeben sich
zu

& = (7 - %) W (r) + O(qt)e, = (5 - é) Wet(r) +O(iat).  (3.132)

Aufgrund detaillierter Stabilitdtsuntersuchungen [72] kann gezeigt werden, dass der
Algorithmus stabil ist, wenn

1
v > 3" (3.133)
Die maximale Schrittweite h ist eine Funktion von £ und ~:

PRI (3.134)
Ty — wih? '
Gilt, dass
B3 (y41 2—4ﬁ<i (3.135)
2 \7 72 ~ wih? '

ist, ist obige Bedingung fiir die Schrittweite h automatisch erfiillt. Fiir eine stabile
Integration mit maximaler Genauigkeit (2. Ordnung) wird in |72] v = % und § = %
angegeben.

HHT-Integrationsverfahren

Das HHT Integrationsverfahren wird auch als a-Methode bezeichnet und stellt
quasi eine ,Generalisierung® der S-Methode von Newmark dar. Das Integrationsver-
fahren ist stabil mit der Genauigkeit 2. Ordnung, wenn:

o 1 + QOéf
— o
1 2
b= (dtap) +4af) und (3.136)
1
€ (0, —=|.
ar €10, 5]

Weitere Betrachtungen zu Stabilitdtseigenschaften und die Ableitung weitere Inte-
grationsverfahren sind in der weiterfithrenden Literatur zu finden wie [94, 95, 209,
210, 61].
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3.4 Grundlagen zum systematischen Abgleich zwi-
schen Messung und Rechnung

In diesem Unterkapitel wird ein kurzer Uberblick zu den Grundlagen des in
dieser Arbeit verwendeten nichtlinearen Optimierungsverfahren und die Theorie zur
Metamodellbildung mittels Kriging Modellen gegeben. Die beschriebenen Methoden
werden fiir den automatisierten Parameterabgleich zwischen Messung und Rechnung
eingesetzt. Damit konnen unbekannte oder mit Unsicherheiten behaftete Modellpa-
rameter mittels Messungen identifiziert werden.

Kritisch ist bei dieser Vorgehensweise anzumerken, dass die fiir den Parame-
terabgleich verwendeten Messergebnisse ebenfalls mit Fehlern behaftet sind. Durch
die Auswertung mehrerer Messreihen mit geringer Streuung ist jedoch davon aus-
zugehen, dass die durchgefithrten Messungen das dynamische Systemverhalten mit
hoher Qualitat abbilden und daher fiir den Abgleich als Referenz herangezogen wer-
den konnen.

3.4.1 Unrestringierte Optimierungsprobleme

Bei unrestringierten Optimierungsproblemen wird eine Zielfunktion, welche von
Variablen aus dem realen Zahlenraum abhéngt ohne vorgegebene Restriktionen mi-
nimiert. Die mathematische Formulierung lautet ganz allgemein,

rr;in f(z), (3.137)

mit dem realen Vektor x € R" mit n > 1 Komponenten. Es ist f eine stetige Funk-
tion, welche f : R™ — R abbildet.

Gesucht wird ein globales Minimum, welches mathematisch wie folgt definiert
ist:

Ein Punkt 2* ist ein globales Minimum, wenn

f(x*) < f(x) fiir alle z ist. (3.138)
Fiir ein lokales Minimum gilt:
Ein Punkt 2* ist ein lokales Minimum in der Umgebung N von z*, (3.139)

wenn gilt f(z*) < f(z) fiir alle x € N.

Die BFGS Methode (benannt nach ihren Entdeckern Broyden, Fletcher, Goldfarb
and Shanno) ist eine der bekanntesten Quasi-Newton Verfahren [163|. Die Zielfunk-
tion f(x) wird durch folgende quadratische Funktion fiir die Iteration x; angendhert,
um die neue Suchrichtung p zu ermitteln:
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1
mi(p) = fi + Vfiip+ 50" Bip, (3.140)

wobei Bj eine symmetrische positiv definite n x n Matrix ist, welche die Hesse-
Matrix annéhert. Das Minimum py der Funktion mg(p) kann durch Ableiten und
Null setzen von my(p) ermittelt werden:

pr = =B 'V fi. (3.141)

Wird nun p; als Suchrichtung fiir die néchste Iteration verwendet, dann ergibt sich
die neue Suchrichtung xy; zu

Tr+1 = Tk + Qg Pk, (3.142)

wobei ay, die Schrittlange ist. Diese wird iiber die Wolfe-Bedingung (Abbildung 3.6)
bestimmt. Die Wolfe-Bedingung gliedert sich in 2 Teilbedingungen

fe + aPy) < flzy) + aanV il pe (3.143)

und

Vf(zr +axPe) pe > oV £ b, (3.144)

mit 0 < cl < ¢2 < 1. Erstere Bedingung gewahrleistet, dass die Verringerung
des Funktionswertes f proportional der Schrittlinge o und der Richtungsableitung
V fEpy, ist (Armijo-Bedingung). Da diese Bedingung fiir beliebig kleine Schrittweiten
immer gegeben ist und mit sehr kleinen Schrittweiten kein wirklicher Optimierungs-
fortschritt mehr gemacht wird gibt es noch folgende zweite Bedingung, welche den
Gradienten bewertet und sicherstellt, dass dieser an der Stelle z; + ap, um den
Faktor ¢y grofer als der Gradient an der Stelle 2y, ist (Kriimmungs-Bedingung).

Fiir die Berechnung von B, wird wiederum ein quadratisches Modell fiir die
nachste Iteration ;. als

1
M1 (p) = firr + VIiiap + 50" Benp. (3.145)

definiert. Es sei dabei vorausgesetzt, dass der Gradient von my,, gleich dem Gra-
dienten der Zielfunktion f fiir die letzten beiden Iterationen zj (1. Bedingung) und
Zr41 (2. Bedingung) ist. Erste Bedingung ist erfiillt (Vmy11(0) = V fr41). Die zweite
Bedingung kann als

V1 (—oupr) = V fro1 — i Biapr = V fi (3.146)

angeschrieben werden. Durch Umformen und mit den beiden Definitionen s, =
L1 — Tk und Y = ka_H - ka erhélt man

Bk+18k = Yk- (3147)
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¢ = f(zg + apy)
A

Kriimmung: ¢oV®(0)  Armijo: ®(0) + ac; VO(0)

N

vV(0)
fzr) = @(0)

[

[ | [ |
L | L C _I C .
E 3 L - L
Wolfe f—— — B

Abbildung 3.6: Kombination der Armijo- und Kriimmungsbedingung zur Wolfe-
Bedingung [103]

Das ist die Sekantengleichung welche sj in ¥y, liber Bj,; abbildet. Es muss dabei
jedoch gelten, dass sLy; > 0 ist. Dies kann einfach gezeigt werden indem man Glei-
chung (3.147) mit s} multipliziert.

Gleichung (3.147) muss fiir beliebige Funktionen innerhalb der Wolfe Bedingung
(VL sk > oV filsk) gelten. Es zeigt sich, dass

ylse > (o — DV pr. (3.148)

Mit ¢; < 1 und einer absteigenden Richtung pj ist die rechte Seite positiv und die
Bedingung erfiillt. Die inverse von By sei definiert als

H, = B.". (3.149)

Analog zu der Bedingung in Gleichung (3.147) kann man diese auch fiir die Inverse
definieren:

Hk—f—lyk = Sk. (3150)

Es gibt jedoch fiir die Losung von Gleichung (3.150), unter Einhaltung der genannten
Bedingungen, unendlich viele Losungen von Bji;. Um eine konkrete Losung zu
bestimmen, wird unter Einhaltung der Bedingungen die Losung gesucht, die am
wenigsten von der alten Losung Hj abweicht:

min| H — Hy|

(3.151)
mit den Bedingungen H = H?, Hy, = sj.
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Mit Hilfe der gewichteten Frobenius Norm’ kann Gleichung (3.151) eindeutig gelost
werden

Ay = [|[W2A W2 (3.152)

I
mit |||~ gegeben als |C]|% = S, >0y cij. Die Matrix W e~rf1'illt W sy, = yg. Fiir
diese Anwendung wird W mit der gemittelten Hesse-Matrix Gy definiert als

1
0
berechnet. In der BFGS Formel ergibt sich Hyq zu:
Hir = (I = prswy ) Hi(I — prywsi) + prsesy. (3.154)
mit
S (3.155)
Pk ygSk . .

3.4.2 Restringierte Optimierungsprobleme

Bei restringierten Optimierungsproblemen gilt es f(z) unter Einhaltung der Ne-
benbedingungen zu minimieren:

:gcneilgl f(z) unter Beriicksichtigung von { Zg; ; 8: i 2 ; . (3.156)
Wenn man die Umgebung €2 als
Q={z|c¢x)=0,i€&; ¢(x)>0, i€} (3.157)
definiert, ergibt sich das restringierte Optimierungsproblem zu
min f(x). (3.158)

z€Q

Aquivalent zu Gleichung (3.140) und (3.140) kann man eine lokale Losung definieren,
indem zusatzlich noch die moglichen Losungen aufgrund der Gleichungsrestriktionen
gelten:

Ein Vektor z* ist ein lokales Minimum in der Umgebung A von z*,

wenn gilt 2* € Q und f(z*) < f(x) fiir alle z € N NQ, (3.159)

"Die Frobenius Norm ist eine Norm einer Matrix und definiert sich iiber die Wurzel aus der
Summe der absoluten quadratischen Elementeintrige
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Generell lautet die Lagrange Formulierung fiir ein restringiertes Optimierungspro-
blem:

Lz ) = f(z)— ) Neil). (3.160)

Das aktive Set A(z) der moglichen Losungen = definiert sich als die Vereinigungs-
menge von £ mit dem aktiven Ungleichheitsbedingungen

A=EU{ieT|c(z)=0}. (3.161)

Es sei z* eine lokale Losung des restringierten Optimierungsproblems in Gleichung
(3.160). Dann existiert ein Lagranger-Multiplikator A* bestehend aus den Kompo-
nenten A\, i € £ UZ, so dass nachfolgende Bedingungen (Karush-Kuhn-Tucker
Bedingung kurz KKT) erfiillt sind (Notwendige Bedingung erster Ordnung):

V. L(x*, \*) =0,
ci(x*) =0, firalleie&
ci(z*) >0, fiir allei € T (3.162)
Neeg(x*) =0, fiir allei € EUT.

Unter Beriicksichtigung der nicht aktiven Ungleichheitsbedingungen konnen die Ter-
me mit den Indizes i ¢ A(x*) vernachlissigt und Gleichung (3.162) auch geschrieben
werden als

0=V,L(z" \)=Vf(*)— > NV (3.163)
1€ A(z*)
Die Optimalititsgleichungen stellen ein nichtlineares Gleichungssystem dar, welches
in weiterer Folge mit einem Newton Verfahren (SQP-Methode) gelost werden kann.
Die Matrix A(z) ist als die Jakobi-Matrix der Restriktionen gegeben:
A(x)" = [Vey(n), Ve (), ..., Ven(z)]. (3.164)

Durch Aufstellen der Bedingungen 1-ter Ordnung entsteht nachfolgendes nichtlinea-
res Gleichungssystem:

Vi) — A(z)TX

F(z,\) = o(z) (3.165)
Gleichung (3.165) kann mittels des Newton Verfahrens gelost werden:
My(p) = r(xy) + J(zg)p. (3.166)

Beim Newton Verfahren wird Mj zu Null gesetzt. Man erhilt p; iiber den Zusam-
menhang

J(xp)pr = —r(xp). (3.167)
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Die Jakobi-Matrix von Gleichung (3.167) ergibt sich mit der Hesse-Matrix der
Lagrange-Matrix W (z, \) = V2 L(z,\) zu

Wiz, \) —A(z)"
[ /f(x)) ) ] (3.168)
Der néchste Iterationsschritt berechnet sich zu
Trp+1 | | Tk Pk
=] ] (3.169)
mit pr und py aus dem Gleichungssystem:
W(k) AL [oe ] _ [ VA=A
{ A, 0 o | = o . (3.170)
Das SQP Verfahren kann auch wie folgt interpretiert werden:
mit der Bedingung Agp + ¢, = 0. ’
Diese Minimierungsaufgabe hat eine einzige Losung, welche
_ ATy, —

Akpk + . = 0

erfiillt. Mittels der Newton Gleichung (3.170) kénnen py und gy erhalten werden.
Durch Subtraktion von A} A; von beiden Seiten der ersten Gleichung erhilt man

KPR B

3.5 Grundlagen der Response Surface Methode

Kleijenen [123] definiert in Zusammenhang mit Simulationen ein ,Black Box
Model“ als ein Simulationsmodell welches analysierbare Eingédnge in analysierbare
Ausgénge abbildet, wobei die internen Variablen und spezifischen Funktionen der
Abbildung nicht zugénglich und verfiighar sind.

Bei der numerischen Optimierung ist es, zur Ermittlung der Abstiegsrichtung,
notwendig die Ableitungen des Zielfunktionals nach den einzelnen Optimierungspa-
rametern zu kennen (Gradient des Zielfunktionals, Jakobi-Matrix). Bei Black Box
Modellen konnen diese nur numerisch ermittelt werden, da die math. Zusammenhén-
ge zwischen Programmeingidngen (Definierte Parameterwerte und Modellbildung)
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und -ausgéngen (Auswertestellen) nicht zugénglich sind. Bei den meisten kommerzi-
ell erhéltlichen Softwareprodukten (Mehrkérpersimulationsprogramme) ist dies der
Fall.

Eine numerische Ermittlung der Ableitungen des Zielfunktionals nach den Para-
metern bedeutet, dass fiir einen neuerlichen Optimierungsschritt fiir P Parameter,
P Programmaufrufe durchgefiihrt werden miissen. Im Falle der Optimierung eines
Mehrkorpersimulationsmodells ist ein Programmaufruf gleichbedeutend mit einer
Anderung der Parameterwerte, Durchfithrung der Hochlaufberechnung im Zeitbe-
reich, dem Einlesen des Ergebnisfiles und anschlieffender Auswertung der quadrati-
schen Fehlerabweichung zwischen Rechnung und dem Optimierungsziel (z. B. Mes-
sung). Die Vorgehensweise besitzt folgende Nachteile:

e Mit steigender Anzahl der Parameter nimmt der Berechnungsaufwand erheb-
lich zu.

e Die Ermittlung der Jakobi-Matrix ist eine lineare numerische Naherung, welche
auf der numerischen Ermittlung des Gradienten beruht g—g.

Die Response Surface Methode stellt eine alternative Methode zur Optimierung
von Black Box Modellen dar. Dabei wird die Antwort des Black Box Modells (Simu-
lationsmodells) iiber ein Metamodell angenéhert. Als Metamodelle werden hiufig
Polynommodelle erster und zweiter Ordnung eingesetzt [159, 123, 120|. Die Ermitt-
lung der Koeffizienten des Metamodells wird mit Hilfe linearer Regression auf Basis
von Parameter Samples durchgefiihrt. Fiir die Definition der Parameter Samples
werden iiblicherweise ,Fractional Factorial Designs“ wie zum Beispiel die ,Central
Composite Design* Vorgehensweise angewendet. Polynommodelle weisen als Meta-
modelle folgende Eigenschaften auf:

e Hiufig eingeschriankter nur lokaler Giiltigkeitsbereich
e Einfache Bestimmung der Modellparameter iiber lineare Regression

e Die Antwort des Metamodells muss in den Parametersamples nicht exakt der
Antwort des originalen Black Box Modells entsprechen, da die Funktion nur
angendhert wird.

e Die Jakobi-Matrix des Metamodells kann ermittelt werden und muss nicht
numerisch bestimmt werden. Damit ergibt sich bei grofseren Anzahlen von
Parametern ein Rechenzeitvorteil.

Die nach dem Erfinder Krige benannten Kriging Metamodelle stammen ur-

spriinglich aus der Geophysik und sind mathematische Modelle zur ndherungsweisen
Beschreibung von Funktionen. Zunehmend werden heutzutage Kriging Metamodelle
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zur Optimierung von deterministischen und auch stochastischen Problemen ange-
wendet, da sie die bereits genannten Nachteile, vor allem der Abweichung in den Auf-
hangungspunkten, nicht aufweisen. Der Funktionswert fiir einen beliebigen Punkt x
im Suchraum wird iiber die bereits vorhandene Funktionswerte y(x) ermittelt. Das
Kriging Metamodell setzt sich aus einem Regressionsmodell F mit den Koeffizienten
$ und einem stochastischen Prozess z zusammen 123, 151]:

o(z) =F(B,x)+ z(x), 1=1,2,...,q. (3.174)

Es wird zu Grunde gelegt, dass der stochastische Prozess z den Mittelwert 0
hat. Auferdem ist die Varianz des geschétzten Fehlers ¢ — y minimal. Die Kriging
Methode schitzt daher den Funktionswert im Mittel richtig (engl. unbiased, erwar-
tungsgetreu) da der mittlere Approximationsfehler minimiert wird. Als Regressions-
modelle dienen Polynommodelle. Beim stochastischen Prozess wird in Abhingigkeit
der Distanz der vorhandenen Punkte zum Suchpunkt x ermittelt. Der Einfluss be-
nachbarter vorhandener Funktionswerte sinkt mit zunehmender Distanz d; = w; —x;
und wird {iber ein Korrelationsmodell entsprechend beriicksichtigt. Als Korrelations-
modelle werden nach [151] folgende Modelle angewendet:

Exponential:
R(O,d;) = exp(—0; |d;]) (3.175)
Gauss:
R(O,d;) = exp(—06;d3) (3.176)
Linear:
R(©,d;) = mazx {0;1 — ©,|d;|} (3.177)
Sphérisch:
RO, d;) =1~ 1,56 + 0,56 & = min{1;0;]d,} (3.178)
Kubisch:
R(O,dj) =1—3& +2¢ & =min{1;0;|d;|} (3.179)
Spline:
R(O©,d;) =n(&) & =0O;ld;l (3.180)
mit

1 - 1562 43088 fir 0<¢&<0,2
n(&) =9 L25(1—-¢)* fir 0,2<¢ <1 (3.181)
0 fir 21
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Fiir die Definition der Parametersamples werden im Zusammenhang mit Kri-
ging Modellen héufig Latin Hypercube Samples (LHS) verwendet. LHS stammen
urspriinglich aus der statistischen Analyse, um plausibel verteilte mehrdimensionale
Samples zu generieren [202].

Unter einem Latin Hypercube Design LHD (ny, n;) versteht man eine ny x n; Ma-
trix, in der sich jede Spalte aus einer zufélligen Permutation der Zahlen 1,2, 3, ..., ny
zusammensetzt. Aus dem vorliegendem LHD wird ein Latin Hypercube Design LHD
generiert. Es wird dabei von jedem Matrixeintrag eine Zufallszahl aus dem Intervall
0, 1] abgezogen und durch ny dividiert, d.h.

LHD
T = iy ;jnd[o’ 1 zEP e 1,2, . (3.182)

Ersetzt man die Zufallszahlen durch den konstanten Wert 0.5 dann erhilt man ein
zentriertes LHS.

Theoretisch kann ein derartig erzeugtes LHD eine grofe Korrelation zwischen
den einzelnen Samples aufweisen. Um dies zu verhindern gibt es die Methode der
orthogonalen Testfelder oder die Methode der paarweise orthogonalen LHD’s. Diese
Methoden gewéhrleisten, dass die Parametersamples gleichmafig im Parameterraum
verteilt sind [202].
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4. Beschreibung des Versuchstragers

Die experimentellen Untersuchungen zur Validierung der Simulationsergebnisse
wurden an einem Diesel PKW mit Allradantrieb durchgefiihrt. Das Versuchsfahrzeug
ist ein VW Golf der Baureihe V mit der Bezeichnung 2.0 TDI 4motion. Der Antrieb
ist front-quer im Fahrzeug angeordnet. Der Allradantrieb wird {iber ein PTO mit
Haldex-Kupplung realisiert. Detaillierte Angaben zum Versuchstriger sind in [164]
zu finden.

Beim Antriebsaggregat handelt es sich um einen Reihen-4-Zylinder-4-Takt-Turbo
dieselmotor mit einem Hubraum von 1968[cm?], mit einer maximalen Leistung von
103[kW] bei 4000 [min~'] und einem maximalen Drehmoment von 320[N'm| im Be-
reich von 1750[min~"'] bis 2500[min~']. Die technischen Daten sind in Tabelle 4.1
aufgelistet.

Bauart, Arbeitsverfahren - 4-Zylinder-Turbodieselmotor,
Reihe, 4 Takt

Anzahl Ventile/Zylinder - 4

Hubraum cm? 1968

Bohrung mm 81,0

Hub mm 95,5

Zylinderabstand mm 88,0

Leistung bei Drehzahl EW bei min~" 103 bei 4000

Drehmoment bei Drehzahl Nm bei min=! 320 bei 1750-2500

Verdichtungsverhiltnis - 18.0:1

Einspritzsystem - Pumpe-Diise Bosch ,,UI-P2“

Abgasnorm - EU4

Tabelle 4.1: Technische Daten des 2.0 TDI Motors von Volkswagen [1]

Das Sechsgang Schaltgetriebe ist als Drei-Wellengetriebe ausgefiihrt. Die Kraft-
iibertragung zur Hinterachse erfolgt iiber eine geteilte Kardanwelle mit einem Gleich-
laufmittelgelenk. Die Kardanwelle ist iiber zwei Gelenkscheiben (Hardy-Scheiben)
an das Vorderachsgetriebe (PTO) und Hinterachsgetriebe mit Haldex-Kupplung an-
geflanscht. Auf der Hardyscheibe zum Hinterachsgetriebe ist auf der Seite der Kar-
danwelle, zur Verringerung der Drehschwingungen, ein Tilger angebracht.
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Die Vorderachsradauthdngung des Versuchsfahrzeuges ist eine McPherson Ein-
zelradaufhdngung. Die Hinterachse ist als 4-Lenker-Einzelradauthdngung mit einem
direkt zur Karosserie verbundenen Langslenker ausgefiihrt. Die Hinterachsradauf-
héngung (mit Ausnahme des Léngslenkers) und das Hinterachsgetriebe sind iiber
einen Hilfsrahmen zur Fahrzeugkarosserie zwischengelagert.

Die Momenteniibertragung zur Hinterachse wird iiber die geregelte Haldex-Kupp-
lung gesteuert [208, 160] und beeinflusst dadurch in Abhéngigkeit der jeweiligen
Fahrsituation die Momentenaufteilung zwischen Vorder- und Hinterachse. Die Haldex-
Kupplung ist damit auch ein wichtiges Ubertragungselement bei der Betrachtung
des Drehschwingungsverhaltens des Antriebsstranges. Es wird deshalb der Aufbau
und die Funktionsweise nachfolgend kurz erlautert.

Die Haldex-Kupplung besteht im wesentlichen aus einer gesteuerten Lammel-
lenkupplung, einer Hubkolbenpumpe und einer Steuereinheit mit Aktuatorik und
Sensorik (Abbildung 4.1) [1]. Tritt zwischen Vorder- und Hinterachse eine Drehzahl-
differenz auf, so wird von der Rotationskolbenpumpe ein hydraulischer Druck zum
Schliefsen der Lamellenkupplung aufgebaut. Das Schlieften der Lamellenkupplung
wird iiber ein Regelventil gesteuert und kann unter Beriicksichtigung von fahrdy-
namischen Eingangsgrofen (Elektronisches Stabilitétsprogramm ESP, Anti-Schlupf-
Regelung ASR) situationsabhingig geregelt werden.

Bei der Hubkolbenpumpe rollen die Rollenlager des Hubkolbens auf der Hub-
scheibe ab und erzeugen, durch die Form der Hubscheibe und aufgrund der Dreh-
zahldifferenz, die Hubbewegungen des Kolbens. Durch die Hubbewegung wird ein
Oldruck aufgebaut. Zum Sperren der Lamellen wird iiber den aufgebauten Oldruck
der Arbeitskolben verschoben. Uber Rollenlager und eine Druckplatte werden da-
durch die Lamellenpakete zusammengepresst. Die Lamellenkupplung schliefst und
Antriebsleistung wird iibertragen.

Der Maximaldruck im hydraulischen Kreislauf (Abbildung 4.2) wird iiber das
Druckbegrenzungsventil geregelt und bestimmt das maximal zu iibertragende Dreh-
moment. Der Akkumulator regelt den Vordruck, der durch die elektrische Olpumpe
erzeugt wird, und gleicht Druckschwankungen im System aus. Bei geschlossenem
Regelventil wird der erzeugte Oldruck direkt an den Arbeitskolben zum Sperren
der Lamellenpakete weitergeleitet. Offnet das Regelventil, so kann der Systemdruck
iiber den Akkumulator abgesenkt werden. Dadurch wird nur mehr ein begrenztes
Drehmoment iibertragen. Bei vollkommen gedffnetem Regelventil wird der System-
druck iiber den Akkumulator abgebaut und die Lamellenkupplung 6ffnet.
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Lamellenkupplung Druckbegrenzungsventil

Hubscheibe

Akkumulator

Ausgang

Ofilter

Eingang
" Ringkolben

Elektrische Olpumpe

u Temperaturgeber

Abbildung 4.1: Komponenten und Aufbau der Haldex-Kupplung [1]

Stellmotor

Regelventil

Druckventile Druckbegrenzungsventil
Rollenlagerpaar
Hubscheibe Regelventil
Stellmotor
\
M
Akkumulator
Filter
Lager Saugventile n
Hubkolbenpumpe
Lamellen pump
Arbeitskolben Sieb

Elektrische Olpumpe

Abbildung 4.2: Olkreislauf der Haldex-Kupplung [1]
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5. Experimentelle Untersuchungen

Um das Geréduschverhalten und dabei insbesondere das Brumm-Gerdusch des
Versuchsfahrzeuges kennenzulernen, wurden zu Beginn Versuchsfahrten mit subjek-
tiver Bewertung des niederfrequenten Schwingungs- und Gerduschkomforts durch-
gefiithrt. Dabei wurde einerseits der Betriebsbereich in dem das Gerdusch auftritt
und andererseits die Ausprigung (Stédrke) beurteilt. Die eigentlichen Gesamtfahr-
zeugmessungen zur Validierung der Simulationsergebnisse wurden auf einem Aku-
stikrollenpriifstand fiir Allradfahrzeuge aufgezeichnet, um unter Laborbedingungen
messen zu konnen und um die umfangreiche Messtechnik applizieren zu kénnen. Im
Anschluss erfolgte die Messung der Biegeschwingungen der Kardanwelle auf dem
akustischen Antriebsstrangpriifstand mittels Laser Scanning Vibrometer. Fiir die
Modellparametrierung und zum Abgleich von einzelnen Teilmodellen (Baugruppen)
wurde zusitzlich noch auf Komponentenpriifstinden das dynamische Ubertragungs-
verhalten gemessen. Diese sind die Basis fiir die Modellanalyse in Kapitel 6 und 7.

5.1 Fahrversuche mit subjektiver Beurteilung des
Schwingungs- und Gerauschkomforts

Um einerseits das NVH-Verhalten des Versuchsfahrzeuges im relevanten Fre-
quenzbereich kennenzulernen und um eine grobe subjektive Beurteilung dessen durch-
fiihren zu konnen, wurden im ersten Schritt Fahrversuche ohne begleitende Messun-
gen durchgefiihrt. Bei diesen Versuchsfahrten ist das Brumm-Gerdusch im Bereich
von ca. 1300 bis 1500 min~! im Teillastbetrieb sowohl im dritten als auch im vierten
Gang unter leichter Fahrbahnsteigung gut horbar. Das Brumm-Gerédusch ist dabei
sowohl im Bereich der vorderen als auch im Bereich der hinteren Sitzreihe akustisch
deutlich wahrnehmbar. Im Bereich der vorderen Sitzreihe tritt es besonders deut-
lich bei einer Motordrehzahl von ca. 1300 min~' auf und im Bereich der hinteren
Sitzreiche etwas lauter im Vergleich zur vorderen Sitzreihe im Bereich von ca. 1500
min~'. Die Tabelle 5.1 gibt einen Uberblick iiber die subjektive Bewertung des
Versuchstragers. Mit steigender Last wird das Brumm-Gerdusch zunehmend vom
hoherfrequenten Motorgerdusch iibertont und ist nicht mehr eindeutig wahrnehm-
bar.
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Drehzahl Frequenz Ca. Last
[min~!] | 2. Motorordnung | Gaspedal [%)]
[Hz]
Vordere Sitzreihe 1300 43.3 40
Hintere Sitzreihe 1500 50.0 40

Tabelle 5.1: Fahrzustande mit deutlich vorhandenem Brumm-Gerausch im Bereich
der vorderen und hinteren Sitzreihe

Die in der gesamten Arbeit dargestellten Achsrichtungen (x-, y- und z-Richtung)
beziehen sich auf das nach ISO 8855 bzw. DIN 70000 genormte Fahrzeugkoordina-
tensystem (rechtshidndig und fahrzeuggebunden) mit der x-Achse in Fahrtrichtung,
der y-Achse nach links und der z-Achse nach oben.

5.2 Validierungsmessungen am Rollenpriifstand

Um die Simulationsmodelle im Detail verifizieren zu kénnen, wurden auf dem
Akustikrollenpriifstand fiir Allradfahrzeuge umfangreiche Messungen durchgefiihrt
(Abbildung 5.1). Es wurden dabei das Innengeriusch, Drehgeschwindigkeiten und
Drehungleichférmigkeiten an rotierenden Bauteilen, Beschleunigungen an den Kraft-
einleitungspunkten zum Fahrzeugaufbau und an relevanten Bauteilen wie z. B. Rad-
trager, Hinterachsgetriebe und Hilfsrahmen ermittelt. Zuséitzlich wurden relevan-
te CAN-Bus Daten ausgelesen und die Rollenmomente und Rollendrehzahlen vom
Priifstand ausgewertet. Als Fahrmanéver wurden Volllastbeschleunigungen im 3.
und 4. Gang unter einer Fahrbahnsteigung von 5% durchgefiihrt. Fiir die Validie-
rungsmessungen wurden abweichend zu den Fahrversuchen Beschleunigungen unter
Volllast definiert, da einerseits die Anregungsdaten in der Simulation (Motorkenn-
feld) nur fiir die Volllast zur Verfiigung stehen und unter Volllast zudem ein ein-
deutiger Fahrzustand, der am Priifstand einfach zum Umsetzten ist, gegeben ist.
Zu dem tritt unter Volllast die grofte Gaskraftanregung durch die dominierenden
Motorordnungen vom Antriebsaggregat auf und damit auch die grofite Anregung
aufgrund der Drehungleichférmigkeit des Motors.

5.2.1 Innengerauschmessung

Die Innengerduschmessung wurde im Zuge der Messungen am Akustikrollenpriif-
stand durchgefiihrt. Das Innengerdusch wurde im Bereich der vorderen und hinteren
Sitzreihe gemessen. Fiir die Messung wurden zwei Kunstképfe vom Typ Source der
Firma AVL List GmbH verwendet [82]. Dabei wurde im Bereich des Beifahrersitzes
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Abbildung 5.1: Aufgespanntes Versuchsfahrzeug am akustischen Rollenpriifstand
mit applizierter Messtechnik

und im Bereich der hinteren Sitzreihe Mitte jeweils ein Kunstkopf platziert.

Bei den nachfolgend gezeigten Auswertungen des Innengerdusches ist immer
der A-bewertete Schalldruckpegel dargestellt. In Abbildung 5.2 ist das Campbell-
Diagramm des Schalldruckpegels jeweils fiir das rechte Mikrofon des Kunstkopfes an
den Sitzpositionen Beifahrer und hinten Mitte dargestellt. Die Fast-Fourier-Analyse
(FFT) zeigt, dass im relevanten Frequenzbereich bis ca. 150 Hz die 2. Motorordnung
dominiert und somit fiir eine genauere Auswertung und fiir die spatere Simulation
von besonderem Interesse ist. Erst im deutlich hoheren Frequenzbereich iiber 150 Hz
dominieren héhere Motorordnungen, wie die 4. und 6. Motorordnung und deren Ne-
benordnungen das Innengerdusch. Diese Dominanz hoherer Motorordnungen ist im
Bereich der vorderen Sitzreihe deutlich stirker gegeben als im Bereich der hinteren
Sitzreihe, wo im Frequenzbereich bis 300 Hz deutlich die 2. Motorordnung dominiert.

Die Innengerduschmessung zeigt fiir den direkten Vergleich von linkem zu rech-
tem Mikrofon (Ohr), sowohl fiir die Position Beifahrer und auch fiir die Sitzreihe
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hinten Mitte, anndhernd den gleichen Schalldruckverlauf fiir den Schnitt der zwei-
ten Motorordnung. Die Innengerduschmessung fiir das rechte Beifahrerohr zeigt im
Drehzahlbereich zwischen 1000 und 3000 min~! im Frequenzbereich bis 150 Hz die
groften Schalldruckpegel fiir die zweite Motorordnung (Abbildung 5.3). Der maxi-
male Schalldruck aufgrund der Anregung der zweiten Motorordnung tritt bei 1400
min~' auf (64 dB(A)). Weitere jedoch geringere Uberhohungen ergeben sich bei
1700 min~' (60 dB(A)) und im Drehzahlbereich zwischen 2300 und 2400 min~" (61
dB(A)).

Das Innengerdusch fiir die Sitzreihe hinten zeigt im relevanten Drehzahl- und
Frequenzbereich ebenso wie schon beim Beifahrer die grofsten Schalldruckpegel fiir
die zweite Motorordnung (Abbildung 5.3). Maximaler Schalldruck, aufgrund der An-
regung zweite Motorordnung, tritt bei 1700 min~"' (68 dB(A)) auf. Weitere Maxima
ergeben sich bei 1350 min~' und im Drehzahlbereich von 2000 bis 2300 min~! mit
ca. 64 dB(A).

Die Analyse des Fahrzeuginnengerdusches zeigt zum einem, dass das subjektive
Empfinden im Teillastbetrieb gut mit den Innengerduschmessungen auf der Rolle
unter Volllast (mit dem Fokus auf die 2. Motorordnung) iibereinstimmt (siehe da-
zu Tabelle 5.1). Aukerdem ist im Frequenzbereich bis ca. 150 Hz die Analyse der
zweiten Motorordnung fiir die Simulation und Messung von besonderem Interesse,
da hier die groften Pegelwerte auftreten.

Im 4. Gang (Abbildung 5.3) dominiert ebenfalls die 2. Motorordnung im rele-
vanten Frequenzbereich bis 150 Hz. Wiederum tragen die hheren Motorhauptord-
nungen (4. und 6.) erst iiber 150 Hz zum Innengerdusch gleich viel bei wie die 2.
Motorordnung. Es zeigt sich wiederum ein geringerer Einfluss hoherfrequenter Ge-
rauschanteile im Bereich der hinteren Sitzreihe.

Um die Wiederholgenauigkeit der Messung beurteilen zu kénnen, wurden meh-
rere Messlaufe aufgezeichnet und analysiert. Abbildung 5.5 zeigt beispielhaft fiir die
Messstelle Beifahrer den Vergleich aus sieben Messreihen unter Volllast im 3. Gang.
Die Analyse der Gegeniiberstellung ergibt, dass das Amplitudenmaximum bei 1400
min~! mit einer geringen Schwankungsbreite von ca. 1 dB in der Amplitudenho-
he und bei gleicher Drehzahllage auftritt. Die grofsten Schwankungen treten bei ca.
1700 min~" auf (max. 6 dB) und bei noch hoheren Drehzahlen. Die Analyse mehrerer
Messlaufe bestitigt die bereits beschriebene Charakteristik des Innengerdusches in
der 2. Motorordnung iiber mehrere Messungen. Die Abweichungen fiir die restlichen
Schalldruckmessstellen zeigen in der Charakteristik und Grofe dhnliche Abweichun-
gen.
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Abbildung 5.2: Campbell-Diagramme Schalldruckpegel A-bewertet fiir Volllasthoch-
lauf im 3. Gang: Abbildung 5.2(a) Rechtes Mikrofon Position Beifahrer; Abbildung
5.2(b) rechtes Mikrofon Position hinten Mitte
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Abbildung 5.3: Campbell-Diagramme Schalldruckpegel A-bewertet fiir Volllasthoch-
lauf im 4. Gang: Abbildung 5.3(a) Rechtes Mikrofon Position Beifahrer; Abbildung
5.3(b) rechtes Mikrofon Position hinten Mitte
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Hochlauf 3. Gang: Schnitt 2. Motorordnung
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Abbildung 5.4: Schnitt 2. Motorordnung fiir Hochlauf 3. Gang (5.4(a)) und 4. Gang
(5.4(b)): Schalldruckpegel A-bewertet fiir Beifahrer und Sitzreihe hinten Mitte
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Messreihenvergleich Hochlauf 3. Gang
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Abbildung 5.5: Darstellung der Wiederholgenauigkeit iiber sieben Messldufe fiir die
Messstelle Beifahrer fiir Hochldufe unter Volllast im 3. Gang
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5.2.2 Messung von Drehschwingungen im Antriebsstrang

Die Messung der Drehschwingungen erfolgte mittels Induktivgebern und Laser
Scanning Vibrometer. Die Laser Vibrometer wurden fiir Messstellen, die von aufsen
zuginglich sind, wie Kardanwellen, Seitenwellen und Réder, appliziert. Die Rota-
tionsschwingungen an der ZMS Priméar- und Sekundérseite wurden, aufgrund des
vorhandenen Gehéduses und der Inkrementscheibe, mittels Induktivgeber ermittelt.
An der Primérseite diente der Starterkranz und an der Sekundéirseite das Festrad
4. Gang der Getriebeeingangswelle als Impulsrad (Abbildung 5.6).

Kardanwelle
auf Tilgermasse

Kardanwelle

vorne / hinten

Zweimassenschwungrad
Priméarseite

— .
Rad

vorne / hinten

Zweimassenschwungrad
Sekundarseite

Abbildung 5.6: Uberblick iiber die Messstellen Drehschwingungen [77]

Beim induktiven Drehzahlsensor ist der Sensor mit einem Luftspalt direkt gegen-
iiber dem ferromagnetischen Impulsrad angeordnet. Vereinfacht besteht der Sensor
aus einem Dauermagneten und einer Spule. Durch die Drehbewegung des Impulsra-
des dndert sich der magnetische Fluss durch die Spule und es wird eine sinusdhnliche
Spannung induziert. Die Periodendauer ist indirekt proportional mit der Drehzahl
und kann iiber die Periodendauer der Sinusschwingung (PWM-Signal) ausgewertet
werden. Nihere Details sind z. B. unter |216] nachzulesen.

Beim Rotationslaservibrometer beruht das Messprinzip auf optischer Interferenz,

das zur beriihrungslosen translatorischen Schwingungserfassung vielfach verwendet
wird. Durch die Anwendung von zwei derartigen Vorrichtungen ist es moglich die
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Winkelgeschwindigkeit von rotatorisch bewegten Teilen nahezu unabhingig von de-
ren Gestalt und Oberflichenbeschaffenheit sowie iiberlagerten translatorischen Be-
wegungen zu ermitteln. Die Umsetzung erfolgt mit Hilfe des sog. Mach-Zehnder-
Interferometers. Eine genaue Beschreibung des Funktionsprinzipes findet sich in
|83, 84].

Fiir die Messung ist es erforderlich, dass die Ebene der beiden Laserstrahlen or-
thogonal zur Drehachse des Messobjektes liegt. Einen weiteren Einfluss hat auch die
Lage der beiden Messpunkte relativ zur Rotationsachse. Aufgrund des Messprin-
zipes ist es hierbei egal ob die Messstrahlen beziiglich der Rotationsachse symme-
trisch, asymmetrisch oder einseitig liegen. Die Lagen der Messstrahlen haben keinen
Einfluss solange diese senkrecht zur Drehachse einfallen, aufier auf den Drehzahlbe-
reich. Unkritisch, d.h. es gibt keinen direkten Einfluss auf das Messsignal, ist auch
der Einfluss des Abstandes zwischen Frontlinse und Messobjekt. Die Laserstrahlen
fokussieren zwar im Bereich des idealen Abstandes am besten und es ergibt sich
dadurch auch die grofite zuriickgestreute Strahlungsleistung bei gegebenen Reflexi-
onseigenschaften. Damit wird die Stabilitat des Signals begiinstigt. Aufgrund dieser
Eigenschaften ist das Messprinzip sehr gut fiir die Messungen am Rollenpriifstand
geeignet, da nur der senkrechte Einfall des Laserstrahles auf das Messobjekt gewéhr-
leistet werden muss. Auftretende axiale Verschiebung und Abstandsinderungen zum
Priifobjekt beeinflussen das Messergebnis nicht.

Abbildung 5.7 zeigt die Amplitudenverldufe der Drehungleichférmigkeit aufgrund
der Anregung der 2. Motorordnung fiir die Rotationsmessstellen des Antriebsstranges.
Auffallend ist dabei, dass sowohl fiir das Rad vorne als auch fiir das Rad hinten eine
deutliche Uberhéhung bei ca. 1400 bis 1450 min~! erkennbar ist. Im Bereich der
Kardanwelle tritt eine Amplitudeniiberhéhung bei 1600 min !, sowohl fiir die Mess-
stelle Kardanwelle hinten als auch fiir die Messstelle Kardanwelle vorne, auf. Es zeigt
sich eine zusatzliche Verstarkung an der Kardanwelle hinten im Vergleich mit der
Kardanwelle vorne. Ab 1800 min~! fillt das Amplitudenniveau an der Kardanwelle
ab und es zeigt sich eine Abkoppelung der Drehschwingungen Kardanwelle hinten
zu vorne mit riickseitig geringeren Amplituden.

Die Wiederholgenauigkeit der Messung wurde ebenfalls durch Gegeniiberstellung
mehrerer Messreihen beurteilt. Da nur zwei Laservibrometer fiir die Messungen zur
Verfiigung stehen und so nicht alle Messstellen synchron erfasst werden konnen, er-
gibt sich bei diesen Messergebnissen eine geringere Anzahl von Messungen fiir eine
Messstelle. Die Gegeniiberstellung von drei Messreihen zeigt aber, dass sowohl fiir
die Induktiv-Messstellen als auch fiir die Messstellen mit dem Laservibrometer eine
gute Wiederholbarkeit der Messungen gegeben ist. Beispielhaft sind in Abbildung
5.8 die Drehungleichférmigkeit an der Primérseite und in Abbildung 5.10 die Dreh-
ungleichformigkeit Kardanwelle hinten dargestellt.
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Drehschwingungen Hochlauf 3. Gang
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Abbildung 5.7: Drehungleichformigkeiten im Antriebsstrang aufgrund Anregung 2.
Motorordnung im Hochlauf 3. Gang mit Pri ... ZMS Primérseite; Sek ... ZMS
Sekundarseite; KWv ... Kardanwelle vorne; KWh ... Kardanwelle hinten; KWT
... Kardanwelle Tilger; Rvo ... Rad vorne; Rhi ... Rad hinten; Las ... Messgrenze
Laservibrometer

Die rotatorischen Schwingamplituden an den Vorder- und Hinterrddern weisen
gegeniiber den restlichen Rotationsmessstellen nochmals deutlich geringere Ampli-
tuden auf, welche bei hoheren Drehzahlen < 1072[rad/s| betragen. Bei diesen klei-
nen Schwingamplituden stokt das Messverfahren mittels Rotationslaservibrometer
an seine Auflésungsgrenze. Die Messgrenze (die Signalgrofe liegt unter der Rausch-
grenze des Messsystemes) kann nach [83, 84| wie folgt abgeschétzt werden.

Uber die Motordrehzahl 7,60, und das Gesamtiibersetzungsverhéltnis des ent-
sprechenden Ganges iges.3.Gang kOnnen die Raddrehzahlen ng,q ermittelt werden.

NRad = N Motor * Z.ges.?).Gang (51&)
Madmin = 1000 - 0,195 = 195[min "] (5.1b)
N fadamae = 3000 - 0,195 = 585[min™"] (5.1¢)

Die Messgrenze der verwendeten Rotationslaservibrometer ist iiber optisches und
elektronisches Rauschen begrenzt. Details zu den Phdnomenen konnen in der Litera-
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Messreihenvergleich Hochlauf 3. Gang
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Abbildung 5.8: Drehungleichférmigkeit Primérseite Zweimassenschwungrad auf-
grund Anregung 2. Motorordnung im Hochlauf 3. Gang

tur [84| nachgelesen werden. Die Grenze der Messbarkeit ergibt sich nach Abbildung
5.9 zu.

Abschitzung der Auflosungsgrenze fiir Interferenzeffekte:

AWpin =~ 0,9[°/s] = 0,0157[rad/s] (5.2a)
AWpaz ~ 1,5[°/s] = 0,0262[rad/s] (5.2b)

Abschitzung der Auflosungsgrenze fiir elektronische Rauscheffekte:

Awpin = 0,3[°/s] = 0,0052[rad/s] (5.3a)
AWpaz =~ 0,45[°/s] ~ 0,0079[rad/s] (5.3b)

Die Rauschgrenze fiir Interferenzeffekte (Gleichung (5.3)) ist deutlich hoher als
die Grenze fiir elektronische Effekte (Gleichung (5.2)) und wird daher nachfolgend
in den Drehschwingungsdiagrammen eingezeichnet (z. B. Abbildung 5.7).
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Abbildung 5.9: Ermittlung der kritischen Drehwinkelschwankung iiber die Raddreh-
zahl, bei der die Signalgrofe unter der Rauschgrenze des Messsystemes liegt

Um den Zustand der Haldex-Kupllung wéhrend des Hochlaufes verifizieren zu
konnen, wurden die Rollenumfangskrifte am Priifstand mit aufgezeichnet. Aufbau
und Funktionsweise der Haldex-Kupplung wurden bereits im Kapitel 4 ,,Beschrei-
bung des Versuchstriagers® ausfiihrlich beschrieben und dargestellt. Es ist davon aus-
zugehen, dass der Zustand der Haldex-Kupplung das Drehschwingungsverhalten und
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Abbildung 5.10: Messreihenvergleich fiir Drehungleichformigkeit Primérseite Zwei-
massenschwungrad aufgrund Anregung 2. Motorordnung im Hochlauf 3. Gang

somit auch die eingeleiteten Kréfte im Bereich der Hinterachse mit beeinflusst. Der
Einfluss der Haldex-Kupplung auf das Drehschwingungsverhalten wird noch spéter
im Kapitel 7 ,Aufbau eines Offline-Modells fiir das Gerduschphinomen Boom* né-
her analysiert.

Abbildung 5.11 zeigt die Umfangskréfte an der Rolle vorne und hinten {iber
der Motordrehzahl. Ebenso ist das Verhéaltnis von der Umfangskraft Rolle vorne zu
Gesamtkraft abgebildet und somit die Momentenaufteilung der Vorderachse zur Hin-
terachse dargestellt. Aus den Abbildungen kann abgeleitet werden, dass die Haldex-
Kupplung wihrend des Volllasthochlaufes eine Momentenaufteilung Vorderachse zu
Hinterachse zwischen 50% und kapp 60% bewirkt. Die Momentenaufteilung von
ca. 60% auf die Vorderachse tritt dabei im Drehzahlbereich mit dem hochsten An-
triebsmoment bei ca. 2200 min~! auf. Aus den Messergebnissen der Rollenkrifte
kann der Schluss gezogen werden, dass die Momentaufteilung Vorderachse zu Hin-
terachse annihernd 50% betrigt und somit von einem quasi! geschlossenen Zustand
der Haldex-Kupplung ausgegangen werden kann.

!Aufgrund der Funktionsweise kann die Haldex-Kupplung nie vollkommen geschlossen sein, da
zum Sperren der Lamellenpakete immer eine Drehzahldifferenz zwischen Eingang und Ausgang
notwendig ist. Vergleiche dazu auch Kapitel 4 ,Beschreibung des Versuchstrigers®
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Abbildung 5.11: Umfangskraft Rolle vorne und hinten (oben) und prozentualer An-
teil der Umfangskraft der Vorderachse zur Gesamtkraft (unten) beim Hochlauf im
3. Gang zur Beurteilung der Momentenaufteilung zwischen Vorder- und Hinterachse
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5.2.3 Messung von Beschleunigungen an den Krafteinleitungs-
punkten zur Karosserie

Lagerung
Hinterachsgetriebe (3x)

Hilfsrahmen
vorne / hinten

Mittelgelenk
Kardanwelle

Langslenker
(Schwertlenker)

Lagerung
Motor-Getriebe-Verband (3x)

Radtrager
Vorder- und Hinterachse

Abbildung 5.12: Uberblick iiber die Messstellen Beschleunigungen [77]

Zur Validierung der Kraftanregung des Fahrzeugaufbaus (Karosserie) wurden die
Beschleunigungen antriebsstrangseitig an den Koppelstellen zur Karosserie gemes-
sen. Eine direkte Messung der Kraft am Elastomerlager wéire nur unter erheblichen
Mehraufwand und wegen des Bauraumes nur begrenzt durchfiihrbar. Fiir die Vali-
dierung der in die Karosserie eingeleiteten Kréfte werden daher Beschleunigungen
in den 3 Achsrichtungen herangezogen. Zusitzlich werden noch die Beschleunigun-
gen in den 3 Achsrichtungen fiir relevante Bauteile wie dem Hinterachsgetriebe,
Hilfsrahmen und Radtriger mit aufgezeichnet. Einen Uberblick iiber die Messstel-
len Beschleunigungen wird in Abbildung 5.12 gegeben.

Das Messprinzip zur Ermittlung der Beschleunigung erfolgt iiber die Bestim-
mung der Trigheitskraft (Federauslenkung) einer Testmasse. Die Sensoren werden
in Miniaturbauweise ausgefiihrt, um den Einfluss auf das Priifobjekt gering zu hal-
ten. Fiir den eigentlichen Sensor wird vorwiegend das piezoelektrische Messprinzip
eingesetzt. Weiterfithrende Informationen sind z. B. in [216] zu finden.

Abbildung 5.13 zeigt beispielhalft fiir die Messstelle Hilfsrahmen vorne die Be-
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Abbildung 5.13: Messreihenvergleich fiir Beschleunigungen Hilfsrahmen vorne (XY
und Z-Richtung aufgrund Anregung 2. Motorordnung im Hochlauf 3. Gang

schleunigungen in den 3 Achsrichtungen. Die Messungen zeigen eine gute Wieder-
holgenauigkeit iiber drei Messreihen. Auferdem werden die Charakteristiken der
Kurvenverldufe in den einzelnen Achsrichtungen kaum durch Abweichungen beein-
flusst.

5.3 Messung von Biegeschwingungen der Kardan-
welle am Antriebsstrangpriifstand

[m Zusammenhang mit der Messung von Biegeschwingungen an rotierenden Bau-
teilen werden in der Praxis iiblicherweise Beschleunigungen an den Lagerstellen er-
mittelt. Eine direkte Messung auf der Welle ist mit erheblichem Aufwand fiir die
Signaliibertragung vom drehenden auf das stehende System verbunden. Die beriih-
rungslose Messung der Wellenbiegung mittels Scanning Laservibrometer fiir rotie-
rende Bauteile wird in der Literatur nicht erwéhnt.

Mit der nachfolgend dargestellten Vorgehensweise soll gezeigt werden wie Biege-
schwingungen der Kardanwelle mit Scanning Laservibrometer am Antriebsstrang-

priifstand gemessen und die erzielten Ergebnisse interpretiert werden konnen. Dazu
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wurde der gesamte Antriebsstrang inklusive dem Hilfsrahmen Hinterachse, Hinter-
achsgetriebe und der Lagerung am Priifstand aufgebaut (Abbildung 5.14).

Um die Biegeeigenfrequenz abschéitzen zu konnen, wurde ein Anklopfversuch
(Impulsanregung) bei nicht rotierendem System durchgefiihrt. Das Ergebnis, darge-
stellt in Abbildung 5.15, zeigt die Antwort auf die Impulsanregung im Bereich der
Wellenmitte, wo die Biegung deutlich ausgeprigt sein sollte. Die groften Amplitu-
den der Geschwindigkeit ergeben sich bei einer Frequenz von 103 Hz.

Fiir die eigentlichen Messungen im Betrieb wurde die Motordrehzahl so gewahlt,
dass die Umdrehungen der Kardanwelle pro Sekunde mit der Eigenfrequenz von 103
Hz iibereinstimmt. Das Scanning Laservibrometer wurde in der rechten oberen Ecke
diagonal auf die Kardanwelle ausgerichtet (Abbildung 5.14). Uber den Laser wird
die Kardanwelle unter konstanten Betriebsbedingungen (Drehzahl) abgetastet.

Die Messergebnisse geben die erste Biegeschwingung der Kardanwelle sehr gut
wieder. Die Biegeschwingung zeigt die grofste Auslenkung in den Positionen, in denen
die Biegung der Kardanwelle in Laserstrahlrichtung ausgerichtet ist (an zwei Positio-
nen: 180° bzw. um eine halbe Umdrehung verschobene Positionen, siche Abbildung
5.17, Bild 3 und 7). Keine Auslenkung tritt 90° phasenverschoben zu den Punkten
maximaler Auslenkung auf, in denen die Welle eine Auslenkung normal zum Laser-
strahl erfahrt (Abbildung 5.17, Bild 1 und 5). Abbildung 5.16(a) und 5.16(b) zeigen
das Messergebnis bei maximaler Amplitude unter verschiedenen Blickpunkten. Die
Bildebene (entsprechend dem Foto), welche grau hinterlegt und auch in den Aus-
wertebildern eingezeichnet ist, liegt stets normal zum Laserstrahl.
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Scanning Laser
Vibrometer

Laserstrahlen

Quertrieb Vorderachse

gardanwelle

“
Quertrieb Hinterachse

Abbildung 5.14: Darstellung der Anordnung des Scanning Laservibrometer am An-
triebsstrangpriifstand zur Messung von Kardanwellenbiegeschwingungen
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Abbildung 5.15: Geschwindigkeitsantwort in Wellenmitte bei Impulsanregung
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Abbildung 5.16: Momentaufnahme der Betriebsschwingung Kardanwelle bei 103.1
Hz in verschiedenen Ansichten
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Bild 1: t=0.00121[s]

T T

Bild 3: t=0.00364]s]

Bild 5: t=0.00606]s]

Bild 7: t=0.00849]s]

[T

Bild 2: t=0.00242][s]

Bild 4: t=0.00485]s]

Bild 6: t=0.00727]s]

Bild 8: t=0.00970]s]

Abbildung 5.17: Darstellung der Geschwindigkeitsamplituden fiir eine Periode der
103.1 Hz Biegeschwingung der Kardanwelle
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5.4 Ermittlung der dynamischen Eigenschaften von
Elastomerlagern iiber Komponentenversuche

Elastomerlager (Schwingmetalle, Metall-Gummi-Elemente, engl. rubber-mount)
werden zur Schwingungsisolation fiir verschiedenste Anwendungen wie Aggregatauf-
hdngungen, Lagerstellen von Hilfsrahmen oder Lenkern und Stabilisatoren im Be-
reich des Fahrwerks verwendet. Die Lager bestehen aus zwei Metallhiilsen und sind
mit einer Elastomerschicht vorwiegend festhaftend verbunden. Die Lager verringern
die Korperschalliibertragung und gleichen Fertigungstoleranzen aus.

Im niederen Frequenzbereich wirken die Lager vorwiegend elastisch. Erst bei ho-
heren Frequenzen kommen die viskosen Eigenschaften des Gummimaterials stirker
zum Tragen. Die Federkennlinie ist stark nichtlinear (progressiv) und beeinflusst
iiber die statische Auslenkung die Steifigkeit. Die Materialddmpfung, welche in der
Simulation hiufig als ideal viskose Dampfung abgebildet wird, ist jedoch nicht allein
der Deformationsgeschwindigkeit proportional (Umwandlung von Materialdimpfung
in Wérmeenergie) [228] und weicht damit vom idealen Modellverhalten ab.

Fiir die Modellparametrierung zur Untersuchung der Steifigkeits- und Damp-
fungseinflissse wurden Elastomerlager auf einer dynamischen Priifmaschine nach
Methode 1 iiber die Messung der Erregerkraft und des Deformationsweges [228|
untersucht (siehe dazu auch Abbildung 5.18).

e Methode 1: Messung der Erregerkraft und des Deformationsweges

e Methode 2: Messung der Anregungskraft und von 2 Beschleunigungen (2 Mas-
sen-Feder-System)

Die dynamische Messung erfolgt unter idealen Bedingungen bei einaxialer Aus-
lenkung und konstanter Vorlast. Im realen Fahrzeugumfeld tritt typischerweise im-
mer eine mehraxiale Belastung auf wobei sich auch die statische Auslenkung mehr-
axial verdndern kann. Die Versuche wurden jeweils unter einaxialer Vorlast fiir die
drei Achsrichtungen gemessen. Die Messung von Elastomerlagern unter mehraxia-
len Vorlasten und Anregungen stellt jedoch eine besondere Herausforderung dar.
Derartige Messungen sind extrem aufwendig und erfordern spezielle und hochpra-
zise Komponentenpriifmaschinen [107]. Diese detaillierten Messungen wurden im
Rahmen dieser Arbeit nicht durchgefiihrt. Die gewéhlten Modellansétze bilden das
zeitabhingige Verhalten der Vorlasten in allen 3 Achsrichtungen des realen Schwin-
gungsverhaltens nicht ab.
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Methode 1: Methode 2:

I } I Elektrodyn. I —I— Masse 1

lF Erreger | | — Entkoppelung
Y L Kraftaufneh A Beschleunigungs-
L raftaufnehmer \\ j sensor
Elastomer- Masse 2
lagerprobe
te
I
/7T /777777 /7T /777777

Abbildung 5.18: Schematische Darstellung der beiden Messmethoden zur dynami-
schen Untersuchung von Elastomerlagern [228]

Elastomerlager weisen ein komplexes nichtlineares Ubertragungsverhalten auf:

e Frequenzabhingigkeit: Mit zunehmender Frequenz kommt es zu einem Anstei-
gen der dynamischen Steifigkeit und des Verlustwinkels.

e Abhéngigkeit von der Anregungsamplitude: Mit steigender Anregungsampli-
tude sinkt die dynamische Steifigkeit und es erhéht sich der Verlustwinkel.

e Einfluss der statischen Vorlast: Bei einem progressiven Lagerverhalten wird
mit steigender Vorlast die dynamische Steifigkeit und der Verlustwinkel er-
hoht (Abbildung 5.19). Dieses Materialverhalten wird auch Hyperelastizitét
genannt.

e Weiter nichtlineare Einfliisse wie: Alterungsverhalten, Temperaturabhéingig-
keit, Umwelteinfliisse, mehraxiale Belastung.

Bei der dynamischen Messung wurden die in der Simulation ermittelten Vorla-
sten und die dynamischen Amplituden (Anregungsamplitude) als Randbedingungen
vorgegeben. Von besonderem Interesse fiir die dynamische Vermessung waren die
Elastomerlager im Bereich der Hinterachse, da es hier auf Seiten der Simulation in
der Literatur noch keine Untersuchungen des Einflusses von Steifigkeit und Damp-
fung fiir Elastomerlager auf das Schwingungsverhalten gibt.

Der Hilfsrahmen Hinterachse und der Langslenker sind direkt iiber Elastomerla-
ger mit der Karosserie verbunden. Das Hinterachsgetriebe ist dreifach im Hilfsrah-
men gelagert. Tabelle 5.2 und auch Abbildung 5.12 gibt einen Uberblick iiber die
vermessenen Lager im Bereich der Hinterachse. Der Priifaufbau ist in Abbildung
5.18 bereits exemplarisch vorgestellt worden. Ein charakteristisches Ergebnis der
dynamischen Vermessung fiir das Elastomerlager Hilfsrahmen hinten in z-Richtung
unter verschiedenen Vorlasten zeigt Abbildung 5.20.
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‘ Messstellen Hinterachse ‘

Hilfsrahmen hinten rechts und links
Hilfsrahmen vorne rechts und links
Langslenker (Schwertlenker) rechts und links
Hinterachsgetriebe hinten rechts
Hinterachsgetriebe hinten links
Hinterachsgetriebe vorne rechts

Tabelle 5.2: Vermessene Elastomerlager im Bereich Hinterachse

Vermessung Elastomerlager: statische Kennlinie
1600 - . :

1400t
1200+
1000t

800

Kraft [N]

600

400

200t

0 0.5 1 15 2
Wegauslenkung [mm]

Abbildung 5.19: Statische Vermessung eines Elastomerlagers mit progressiver Kraft-
Weg-Kennlinie
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Vermessung Elastomerlager: Dyn. Steifigkeit
2200 - - - -

2000}
1800+

1600 |

1400+
1200t
1000}
800
600
400+
200t

Dynamische Steifigkeit [N/mm]

Vorlast O[N] |
Vorlast 1000[N]

0 10 20 30 40 50
Frequenz [Hz]

(a) Dynamische Steifigkeit

Vermessung Elastomerlager: Verlustwinkel

Verlustwinkel [°]

2- . . . .

b Vorlast O[N]
Vorlast 1000[N]

0 I I I I

0 10 20 30 40 50

Frequenz [HZ]

(b) Verlustwinkel

Abbildung 5.20: Gemessene dynamischen Steifigkeit (5.20(a)) und gemessener Ver-
lustwinkel (5.20(b)) bei verschiedenen Vorlasten
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‘ Messung ‘ in Abhéngigkeit von ‘ Anmerkungen ‘
Radaufstandskraft Radhub Ableitung der
Vorder- und Hinterachse Radfederrate
Vorspurdnderung Radhub zur Modell-
Vorder- und Hinterachse validierung
Sturzénderung Radhub zur Modell-
Vorder- und Hinterachse validierung
Reifenlangskraft Normalkraft zur Modell-

und Radschlupf validierung
Reifenlangskraft Rampe Antriebsmoment | zur Modell-
M, iiber Zeit validierung

Tabelle 5.3: Durchgefiihrte Messungen am Reifen- und Achspriifstand

5.5 Vermessung des Reifens und der Achse

12000.0
11 ——Messung links 1 i
10000.0 --=Messung rechts /;;j
i
7

8000.0

6000.0

4000.0 1

Nomalkraft in N

2000.01

st
0.0
-1200 -1000 -80.0 -60.0 -40.0 -20.0 0.0 20.0 40.0 60.0 80.0 100.0 120.0
Radhub in mm

Abbildung 5.21: Messung der Radaufstandskraft an der Vorderachse

Bei der Vermessung der Achskinematik und -elastokinematik am Achsmesspriif-
stand werden die Lage des Rades und die Reaktionskrifte zur Umgebung iiber dem
Radhub ermittelt. Bei Geradeausfahrt wurden die Sturz- und Vorspurdanderung sowie
die Radfederrate bei konstantem Lenkradwinkel von 0° bestimmt. Die gemessenen
Grofsen dienen zur Validierung der Achsgeometrie. Damit wird die Einleitung der
Schnittkréfte in den Fahrzeugaufbau bzw. zum Hilfsrahmen hinten (Richtungen und
Anteile der verschiedenen Lenker) und die Grofe der quasi statischen Steifigkeiten
der Elastomerlager indirekt iiber die beschriebenen Gréfsen verifiziert. Keine Aus-
sage kann iiber das dynamische Verhalten beziiglich der Massen und Dampfungen
getroffen werden. Ein Abgleich der Dampfungen von Fahrwerkslagern wird in dieser
Arbeit vernachléssigt. In Tabelle 5.3 sind die durchgefiihrten Messungen aufgelistet
und Abbildung 5.21 zeigt exemplarisch das Messergebnis der Radaufstandskraft Vor-
derachse iiber dem Radhub.

Die Parametrierung der in der Simulation verwendeten Reifenmodelle wurde an-
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hand des Reifenkennfeldes des Herstellers und auf Basis von Erfahrungswerten eines
ahnlichen Reifens durchgefiihrt (Abbildung 5.22).

15000

—Fz=2000N
100001 | —Fz=4000N
—Fz=6000N
50007 | —Fz=g8000N
|| —Fz=10000N

-5000

Reifenlangskraft [N]
o

-10000

& 500-01 00 -80 -60 -40 -20 0 20 40 60 80 100

Schlupf in Langsrichtung [%]

0.0

0.0

-1000.0
— Langskraft -500.0

-2000.0 — - Kippmoment

-3000.0 -1000.0

-4000.0

l -1500.0
-5000.0 !

Reifenlangskraft [N]
Kippmoment [Nm]

-6000.%

-2000.0

t[s]

Abbildung 5.22: Reifenldngskraft in Abhéngigkeit von Langsschlupf und Radauf-
standskraft £, (Bild oben) und Kippmoment M, bei Langskraftsprung (Bild unten)
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6. Echtzeitfahige Antriebsstrangmo-
delle fur Schwingungsuntersuchungen

6.1 Einleitung

In diesem Kapitel ist zu Beginn eine Begriffsdefinition rund um den Themenbe-
reich Echtzeit-Simulation aufgelistet. Anschliefsend wird auf die Modellbildung von
echtzeitfihigen Antriebsstrangmodellen néher eingegangen. Es werden verschiedene
Modellansétze zur Abbildung der Drehungleichférmigkeit der Verbrennungskraft-
maschine, Modellierung der Antriebswellen mit Gelenken zur Ubertragung der An-
triebsleistung (z.B. Kardanwelle) und auf die Abbildung des Rad-Strafe-Kontaktes
iiber die Reifenmodellierung nidher eingegangen. Im Interesse der Untersuchung ist
hierbei immer die erreichte Ergebnisqualitdt und Recheneffizienz fiir verschiedene
Modellansitze. Zur Bewertung der Recheneffizienz werden die Modelle auf einer
Echtzeitplattform simuliert, die bendtigten Rechenzeiten ausgewertet und disku-
tiert. Entsprechende Priifkriterien werden angegeben. Moglichkeiten zur Modellana-
lyse und -parametrierung iiber Offline-Modelle werden im Kapitel 7 beschrieben.

6.2 Anwendungsgebiete und Einsatzmoglichkeiten

Echtzeitfahige Simulationsmodelle des Antriebsstranges werden einerseits fiir
Fahrsimulatoren und fiir Hardware in the Loop (HiL) Simulationen benétigt (ver-
gleiche dazu Kapitel 1.2 , Einleitung® ).

Die hier vorliegende Arbeit fokussiert sich auf Echtzeit-Simulationsmodelle des
Antriebsstranges zur Bewertung der Fahrbarkeit und des Schwingungskomforts im
Antriebsstrang. Die Modelle des Antriebsstranges konnen in Gesamtfahrzeugmo-
delle eingebunden werden um mit geeigneten Verfahren die Fahrbarkeit auf rein
objektiver Basis bewerten zu konnen. Fahrbarkeit beschreibt das komplexe, subjek-
tive Verhalten welches der Fahrer(in) wahrnimmt wihrend er mit dem Fahrzeug
interagiert. Niederfrequente Schwingungsphénomene (< 10Hz) (Tip in - Tip out,
Gangwechsel) konnen heutzutage in der Simulation bereits mit der erforderlicher
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Ergebnisqualitit und Recheneffizienz abgebildet werden. Bei Schwingungsphinome-
nen wie dem Brumm-Gerdusch werden deutlich hoherfrequente Schwingungen des
Antriebsstranges angeregt. Dabei werden hohere Anforderungen an die Modellbil-
dung (Modelldiskretisierung) und damit einhergehend auch an die Rechenperfor-
mance (Echtzeitfahigkeit) gestellt, welche in dieser Arbeit analysiert werden sollen.

Fiir die Abstimmung der Fahrbarkeit bei PKW sind im Entwicklungsprozess fol-
gende Tendenzen erkennbar:

e Elektronische Steuergerite regeln und steuern immer 6fter das Verhalten mo-
derner Kraftfahrzeuge. Fiir die Bedatung der Steuer- und Regelalgorithmen
werden deshalb im Entwicklungsprozess neue Methoden und immer mehr Ka-
pazitit (Aufwand und Zeit) benétigt. Um Kosten und Zeit zu sparen, wird
verstarktes ,Frontloading” im Entwicklungsprozess angestrebt mit der Konse-
quenz, dass kostenintensive und aufwendige Prototypentests zunehmend ein-
gespart werden. Diese werden verstarkt durch HiLL Test, Software in the Loop
(SiL) Tests und génzlich virtuelle Entwicklungsmethoden ersetzt und kénnen
damit bereits in friiheren Phasen des Entwicklungsprozesses dazu beitragen
zukiinftige Produkte effizient zu optimieren.

e Der Fahrer soll im Fahrzeugbetrieb moglichst wenig von den komplexen Regel-
und Steuervorgingen im Hintergrund wahrnehmen. Es soll fiir ihn jedoch ein
bestmoglicher Fahrkomfort gegeben sein. Die Beurteilung des Fahrkomforts
beruht auf subjektiven Empfindungen die messtechnisch schwer quantifizier-
bar sind. Zur objektiven Bewertung des Fahrkomforts werden am Fahrzeug
geeignete messbare Grofen ermittelt(z. B. Beschleunigung Fahrersitzschiene,
Beschleunigung A-Sdule, Lenkradschwingungen und Spiegelzittern) und mit
Hilfe geeigneter mathematischer Verfahren bewertet. Die Bewertung erfolgt
iiber die Auswertung von aufgenommenen Messdaten und subjektiven Bewer-
tungen bei Probandenversuchen [154].

6.3 Begriffsdefinition Echtzeit-Simulation

Im Bereich der Echtzeit-Simulation haben sich verschiedene Begriffe und Defini-
tionen etabliert, welche hier nochmals zusammengefasst sind. Das Thema Echtzeit-
Simulationen ist eng mit dem Themenbereich der Mechatronik verbunden. Es inter-
agieren die Themenbereiche Mechanik (Fahrzeugtechnik und -dynamik), Informatik
(Regelungs- und Steuertechnik) und Elektronik (Controller Design).
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Echtzeit (engl. real-time):

Echtzeit ist ein Begriff der aus der Informatik kommt und insbesondere aus An-
forderungen der Regelungstechnik definiert wird. Ein Simulationssystem reagiert
innerhalb einer bestimmten Umgebung in Echtzeit, wenn seine Antwort auf ein be-
liebiges Ereignis in dieser Umgebung erfolgreich ist, wihrend das Ereignis selbst
passiert. Erfolgreich bedeutet somit, dass die Regelungsaufgabe die Antwort inner-
halb einer spezifischen Zeitdauer basierend auf der Charakteristik der Umgebung
und des Systems ausgibt [34]. Man muss nun weiter zwischen harter und weicher
Echtzeit unterscheiden:

Wenn das Erreichen der gegebenen spezifischen Zeitdauer fiir das Ausfithren des
Systems kritisch ist und moglicherweise katastrophale Konsequenzen mit sich fiihrt,
muss die Aufgabe als ,,Harte Echtzeit“ (engl. hard real-time) definiert werden. Wenn
das Erreichen der gegebenen spezifischen Zeitdauer wiinschenswert ist, aber bei nicht
erreichen keine schwerwiegenden Fehler und Auswirkungen mit sich fiihrt, wird die
Aufgabe als weiche Echtzeit (soft real-time) bezeichnet [34].

Buttazzano formuliert in [33| den Begriff der Echtzeit auch etwas allgemeiner:
»Ein Echtzeitsystem im speziellen ein Berechnungssystem, welches Aufgaben inner-
halb einer vordefinierten Zeitdauer abarbeiten muss, wird als echtzeitfahig definiert.
Die Leistung des Echtzeitsystems hiangt damit nicht nur von den korrekten Ergeb-
nissen ab, sondern auch von der Zeit in welcher das Ergebnis berechnet oder noch
allgemeiner 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 dynamischen Systems iiber Modelle muss hierbei in
Echtzeit geschehen. Ein typisches Beispiel fiir eine Hil.-Simulation ist die Simulation
eines Gesamtfahrzeuges am Rechner mit der Integration eines realen Steuergerites
inkl. der Aktuatorik zur Verbesserung der Fahrstabilitét [186].

Durch die HiL-Simulation ergeben sich folgende Vorteile [190]:
e Reduktion der Anzahl von Prototypen

e Teststrecke und Testfahrer nicht erforderlich

e Tests/Priifliufe konnen unter exakt den gleichen Bedingungen beliebig oft wie-
derholt werden

e Tests/Priifliufe konnen automatisiert werden
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Software-in-the-Loop (SiL):

Unter Sili versteht man die Einbindung von Systemmodellen in eine gemein-
same Simulationsumgebung inklusive der Regelstrecke. D.h. es wird einerseits die
entwickelte Funktion als auch der Prozess (Regelalgorithmus) den die Funktion be-
einflusst im Modell abgebildet. SiL-Simulationen dynamischer Systeme durch ent-
sprechende Modelle miissen nicht zwingend in Echtzeit berechnet werden, da der
Code noch nicht auf der Zielhardware lauft [186]. Es konnen so neue Funktionaliti-
ten wie z.B. ein Regler in einer rein rechnerbasierten Umgebung ohne Einsatz von
Hardware entwickelt, getestet und optimiert werden [115].

Model-in-the-Loop (MiL):

Bindet man das Simulationsmodell z.B. eines Reglers (oder allgemeiner einer
Funktionalitét) in ein Gesamtsimulations-Umgebung ein, so spricht man von MiL-
Simulation. Das Simulationsmodell besteht aus Regler als auch als Regelstrecke.
Eine typische Anwendung hierfiir ist, dass das Funktionsmodell als z. B. Simulink
Blockschaltbild zur Verfiigung steht und in einem geschlossenen Regelkreis unter-
sucht werden kann [115].

Der Unterschied zur Sil.-Simulation ergibt sich daraus, dass bei Sil.-Simulationen
das erstellte Modell bereits in den fiir die Zielhardware verstandlichen Code (realer
Softwarecode des Regler, z. B. s-function in Matlab) umgewandelt ist [115].

Der Vorteil von SilL und MiL ergibt sich daraus, dass die Modelle noch nicht
echtzeitfihig sein miissen und so auch sehr rechenzeitintensive und genaue Spezial-
untersuchungen durchgefiihrt werden konnen [115].

X-in-the-Loop (XiL):

Der Einsatz von Simulationen ist in den meisten Fallen auf ein begrenztes Aufga-
benfeld beschrinkt. Mit Hilfe einer Co-Simulations-Plattform konnen verschiedenste
Software und Hardware Systeme mit einander verkniipft werden. Es bietet sich da-
durch die Moglichkeit unterschiedliche Werkzeuge verschiedener Entwicklungsschrit-
te zu verkniipfen (Simulink RTW Code, Ascet-Code, analoge und digitale Ein- und
Ausgabekarten, CAN Signale iiber SocketCAN API und C-Code) [119].
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6.4 Aufbau des echtzeitfahigen Basis Antriebsstrang-
modells

Wie bereits im Unterkapitel 1.2  Einleitung® niher erlautert werden echtzeitfihi-
ge Antriebsstrangmodelle vorwiegend als Mehrkorpersimulationsmodelle mit starren
Korpern abgebildet. Aufgrund der hohen Anforderungen an die Rechenzeit (durch
die geforderte Echtzeitfahigkeit) werden die Systeme auf wenige Freiheitsgrade mit
einer groben Diskretisierung reduziert. Fiir den Grofteil der Anwendungsgebiete wie
zum Beispiel die iibliche Steuergerédteapplikation oder Reglerauslegung ist eine der-
artige grobe Diskretisierung iiblicherweise ausreichend und zielfiihrend.

Das in dieser Arbeit aufgebaute echtzeitfihige Basismodell ist in der Simula-
tionsumgebung Dymola [214| aufgebaut und basiert auf einem objektorientierten
Modellansatz in Modelica. Das Modell ist damit in einer deklarativen (Festlegung
von Aspekten einer Variable wie Dimension, Bezeichnung, Datentyp) mathemati-
schen Notation gegeben. Die Beschreibung des Systemverhaltens erfolgt iiber Glei-
chungen. Die Sprache erlaubt wie jede objektorientierte Sprache die Definition von
Klassen und Objekten (Instanzen). Eine Klasse selbst besteht aus Datenvariablen,
Gleichungen und wiederum Klassen. Verschiedene Objekte werden implizit aufge-
baut iiber die Definition von Instanzen von Klassen [66].

Im Basismodell ist der komplette Antriebsstrang abgebildet (sieche Abbildung
6.1). Es sind alle rotierenden Bauteile eingebunden, wobei nur deren Rotationsfrei-
heitsgrad beriicksichtigt wird. Die Anregung der Verbrennungskraftmaschine wird
iiber ein Starrkorpermodell des Kurbeltriebs mit Gaskraftanregung modelliert. Die
Gaskraft wird aus einem Datenarray des Zylinderdruckkennfeldes mit Drehzahl-
und Kurbelwinkelabhangigkeit ermittelt. Das Zweimassenschwungrad, bestehend
aus Primér- und Sekundérmasse, ist iiber eine drehzahlabhéngige Steifigkeit und
Démpfung verbunden (vergleiche dazu auch noch die spéter gezeigten Untersuchun-
gen mit dem Offline-Modell im Kapitel 7.3.1 ,,Aufbau eines Offline-Modells fiir das
Gerduschphénomen Boom* ). Das Getriebe besteht aus mehreren Massentrigheits-
momenten J,, , welche {iber Feder-Dampfer Elemente (Kelvin-Voigt Modell) und
kinematische Ubersetzungen verbunden sind. Das Vorderachsgetriebe mit der Lei-
stungsverzweigung (PTO - Power Take Off) besteht aus einer Trégheitsmasse mit
kinematischer Ubersetzung und der Momentenaufteilung fiir die Vorderachse.

Die zweiteilige Kardanwelle ist wiederum iiber mehrere Massen fiir die Hardy-
scheiben, die Wellen selbst und das Mittelgelenk diskretisiert und jeweils mit Feder-
Dampfer Elementen verbunden. Das Hinterachsgetriebe ist wie schon das Vorder-
achsgetriebe mit Punktmassen (Massentrigheit, rotatorischer Freiheitsgrad), kine-
matischer Ubersetzung und der Momentenaufteilung modelliert. Die 4 Seitenwellen
stellen Zweimassenschwinger dar und fiir den Reifen wird ein steady state Reifen-
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Reifenmodell

Quertrieb

Hardyscheibe hinten
mit Tilger
Hardyscheibe

Gleichlaufgelenk
vorne
A 17 11 17 1 I—

Kardanwelle

ZMS

i
Kardanwelle

i) .
) Hinterachs-
vorne hinten . .
getriebe mit
Haldex
Kupplung

Getriebe

E] Drehmasse {E Feder-Dampfer-Element

Getriebestufe / Ubersetzung Feder-Dampfer-Element mit
%C’d = drehzahlabhangiger Dampfung

und Steifigkeit

Abbildung 6.1: Echtzeitfahiges Antriebsstrangmodell zur Untersuchung von Dreh-
schwingungen

modell nach Pacjeka (Magic Formula) verwendet. Die Mc-Pherson Vorderachse und
die Vierlenker Hinterachse sind im Modell nicht abgebildet und werden durch ei-
ne starre Radaufhdngung ersetzt. Der Fokus des Modells liegt auf den durch die
Drehungleichférmigkeit verursachten Schwingungen im Antriebsstrang und nicht auf
Fahrbahn erregten Schwingungen. Eine noch spiter gezeigte Gegeniiberstellung der
Drehschwingungen des Echtzeit-Modells mit dem detaillierten Offline-Modell, in wel-
chen die Radaufhdngungen mit modelliert sind, zeigt, dass Effekte aufgrund der dy-
namischen Achslastverteilung vernachlissigbar sind. Bei der Haldex-Kupplung kann
,quasi® von einem geschlossenen Zustand fiir das untersuchte Fahrmandver ausgegan-
gen werden. Man vergleiche dazu die gemessene Momentenaufteilung in Abbildung
5.11 und die Untersuchungen mit schlupfender und geschlossener Kupplung in |77]).
Die Kupplung ist im Modell starr abgebildet, da die Momentenaufteilung nahezu
50% betriagt und der Einfluss des Schlupfes in der Kupplung auf das Drehschwin-
gungsverhalten nicht relevant sind.
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6.5 Verbesserungen der Modellarchitektur zur Ver-
besserung der Ergebnisqualitit und Echtzeitfa-
higkeit

Echtzeitfahige Antriebsstrangmodelle fiir Fahrbarkeitsuntersuchungen und die
Steuergerateapplikation weisen nur wenige Freiheitsgrade auf (z. B. AVL VSM Mo-
dell mit 24 Freiheitsgraden [235]) und stellen ein vereinfachtes und reduziertes me-
chanisches Ersatzsystem dar. Fiir einige Teilsysteme wie z.B. den Reifen/Strafe
Kontakt oder die Verbrennungskraftmaschine muss aufgrund der Komplexitit der
Zusammenhénge auf empirische Modellansitze in Form von Kennlinien und Kenn-
feldern zuriickgegriffen werden. Die Abbildung aller auftretenden physikalischen Zu-
sammenhinge wire im Zuge der Echtzeit-Simulation nicht moglich. Zur Untersu-
chung von Schwingungsphédnomenen im Frequenzbereich bis ca. 80 Hz gilt es derar-
tige Modellansétze hinsichtlich der Ergebnisqualitit detailliert zu untersuchen und
daraus Verbesserungen abzuleiten.

6.5.1 Analyse von echtzeitfahigen Motormodellen zur Abbil-
dung der Momentenanregung der Verbrennungskraft-
maschine

Im Bereich der echtzeitfihigen Antriebsstrangsimulation werden héufig soge-
nannte Mittelwertmodelle verwendet. Diese beschreiben, basierend auf einem Kenn-
feld, das mittlere Drehmoment. Eingangsgrofen sind hierbei die Gaspedalstellung
und die Drehzahl. Aufgrund des sehr einfachen Aufbaus sind derartige Modelle fiir
Echtzeit-Anwendungen und die Abbildung niederfrequenter Schwingungen wie Last-
wechsel sehr gut geeignet.

Zur Abbildung hoherfrequenter Schwingungen im Antriebsstrang ist jedoch ei-
ne genauere Abbildung der Drehungleichformigkeit der Verbrennungskraftmaschine
notwendig. Diese setzt sich einerseits aus den Gas- und Massenkréften zusammen,
welche im Modell beriicksichtigt werden miissen. Damit steigen die Modellkomple-
xitdt und der Rechenaufwand erheblich an.

Oft verwendete Mittelwertmodelle weisen einen Freiheitsgrad (FHG) auf (Rota-
tion der Kurbelwelle mit konstanter Tragheit bzw. fiir ein DGL-System 1. Ordnung
2 FHG fiir den Kurbelwinkel und die Kurbelwinkelgeschwindigkeit). Das aktuel-
le Motormoment wird aus einem Momentenkennfeld in Abhédngigkeit der Drehzahl
und Gaspedalstellung ermittelt.

Ein vereinfachtes Modell zur Abbildung der Drehschwingungsanregung der Gas-
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und Massenkréfte kann aus [153, 230] abgeleitet werden. Verdnderliche Tangential-
krafte am Kurbelzapfen verursachen die Drehungleichférmigkeit des Hubkolbenmo-
tors. Dieses Wechselmoment entsteht aus der Uberlagerung der Gas- (linker Teil von
Gleichung (6.1)) und Massenkréfte (rechter Teil von Gleichung (6.1)) und ist vom
Kurbelwinkel 1 abhéngig:

OW) i+ 5 O() - % = M(y). (6.1)

Das Massentrigheitsmoment © setzt sich aus einem konstanten Anteil ©. und aus
einem vom Kurbelwinkel v abhéngigen Anteil fiir den jeweiligen Zylinder zusammen.
Der vom Kurbelwinkel abhéngige Anteil ist auf den Anteil der hin- und hergehenden
Massenkrifte, bezogen auf die Kurbelwelle, zuriickzufiihren:

OW) =0, +my -2+ (my+mg) -1 2 +mg-r?- (u? +w?). (6.2)

Durch die Variation des Massentrigheitsmomentes als Funktion des Kurbelwinkels
ist auch die 1. Ableitung des Massentrigheitsmomentes in der Bewegungsgleichung
(6.1) zu beriicksichtigen:

1
3 O'(Y) = (mg +mp) -r*-2' 2" +mg-r?- (v - +w - w"). (6.3)

In Gleichung (6.3) stellt 2’ und 2" die Kolbengeschwindigkeit und Kolbenbeschleu-
nigung dar. Diese hingt vom Kurbelwinkel ¢ und dem Pleuelstangenverhaltnis A
ab:

' =siny + A-siny - cosy : (6.4a)
1 —A2-sin?e
R 3. qind

" = costp + A-cos®Y — A-sin“Y 4+ A% - sin” ¢ (6.4D)

(VI— 2 s?y)

Die Ableitungen von u und w sind ebenfalls Funktionen des Kurbelwinkels 1 und
beschreiben die Aufteilung der Pleuelersatzmasse mgs auf ms (hin- und hergehende
Massen) und m; (rotierende Massen) in Abhéngigkeit von den Schwerpunktsab-
stdnden Pleuelstange [y und Iy sowie der Schwerpunktsabweichung e normal zur
Pleuellangsachse:
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u’:%l-x'—i-%z-sinw—?-cosqb, (6.5a)
u’/:ljl-x”+l72~cosw—|—?sinw, (6.5b)
w/:%-cosij?-sin@/)—?-x’, (6.5¢)
w":—%-sin@/)%—?-cosw—?-at”. (6.5d)

(6.5¢)

Uber die in Gleichung (6.1) bis (6.3) beschriebenen Zusammenhiinge kénnen die
Gaskréfte tiber die kinematischen Zusammenhédnge des Kurbeltriebs in eine Tangen-
tialkraft am Kurbelzapfen (entspricht bei einem definierten Radius r und Kolbenfla-
che Ax dem Drehmoment M an der Kurbelwelle) umgerechnet werden. Setzt man
voraus, dass die Kurbelwelle ein starrer Korper ist, so konnen die Tangentialkréfte
mehrerer Zylinder aufsummiert werden und damit die Summen-Tangentialkraft als
Funktion des Kurbelwinkels an der Kurbelwelle berechnet werden. Die Gaskrifte
der einzelnen Zylinder konnen mit

A-sin - cos
V1= X2-sin?9

auf ein vom Kurbelwinkel abhéngiges Drehmoment reduziert werden. Das Gasdruck-
moment M (1) an der Kurbelwelle ergibt sich durch die Multiplikation des Gastan-
gentialdrucks prg mit der Kolbenfliche und dem Kurbelradius zu

M ()

prc = AK-T'

pra = pa - x = pg - |siny + (6.6)

(6.7)

Aufgrund dieser kinematischen Zusammenhinge und der vorausgesetzten Verein-
fachung mit starrer Kurbelwelle lisst sich das Motormodell erheblich reduzieren. Das
urspriingliche Modell mit kinematischen Kurbeltrieb fiir alle 4 Zylinder (Masse Kol-
ben, Pleuel und Kurbelwelle) und der entsprechenden Zwangsbedingungen (Joints)
lasst sich auf ein Massentragheitsmoment als Funktion des Kurbelwinkels vereinfa-
chen (Abbildung der Massenkréfte aller 4 Zylinder). Die Gaskréfte jedes einzelnen
Zylinders werden in ein Moment, welches als Summenmoment auf die Kurbelwelle
wirkt, umgerechnet. Einen Uberblick iiber die Modellreduktion gibt auch Tabelle
6.5.1. Es sei jedoch angemerkt, dass durch die deutlich komplexeren Zusammenhéan-
ge, der auf den Kurbelwinkel reduzierten Therme in Gleichung (6.3), diese deutlich
umfangreicher sind verglichen mit der Drehimpulsgleichung des Mittelwertmodells.

109



6. Echtzeitfahige Antriebsstrangmodelle fiir Schwingungsuntersuchungen

10"

Hochlauf 3. Gang: Drehungleichfoermigkeit

10

Amplitude Drehungleichfoermigkeit [rad/s]

2. MO vereinfachtes Modell|
4. MO vereinfachtes Modell|
6. MO vereinfachtes Modell|
— — 2. MO detailliertes Modell
— — 4. MO detailliertes Modell
— — 6. MO detailliertes Modell

2000 2500 3000
Drehzahl [min ]

Abbildung 6.2: Vergleich der Berechnungsergebnisse des Gesamtmodells im Fre-
quenzbereich fiir die motorseitige Drehungleichformigkeit (MO = Motorordnung)

Modell Anzahl der Freiheitsgrade
Vereinfachter Ansatz zyklusaufgelost 1
Mittelwertmodell 1

Tabelle 6.1: Anzahl der Freiheitsgrade fiir verschiedene Motormodelle

Der Vergleich der Berechnungsergebnisse im Zeit- und Frequenzbereich zwischen
vereinfachtem und urspriinglichem Modell zeigt eine sehr gute Ubereinstimmung.
Die Ergebnisse im Frequenzbereich fiir die 2., 4. und 6. Motorordnung ergeben nur
geringfiigige Abweichungen im Amplitudenverlauf der 4. Motorordnung. Hier weist
das vereinfachte Motormodell geringfiigig hohere Amplituden als das Basismodell
auf. Die Unterschiede sind auf die Modellvereinfachungen im Bereich des Pleuels
(Zwei-Punkt-Massenaufteilung bei vereinfachtem Modell gegeniiber der Definition
mit Schwerpunkt und Triagheitstensor beim detaillierten Modell) zuriickzufiihren.
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6.5.2 Untersuchung verschiedener Modellansitze im Bereich
Kardanwelle

Uber unterschiedlich detaillierte Modellansitze im Bereich der Kardanwelle kon-
nen Riickschliisse auf die Modelldiskretisierung und Parametrierung zur Abbildung
hoherfrequenter Drehschwingungen (> 20Hz) abgeleitet werden. Uber elastische
Korper werden im Vergleich zu einer Torsionsschwingerkette zusatzlich auch Biege-
schwingungen der Kardanwelle mit betrachtet. Damit konnen Biegeschwingungen
der Kardanwelle, welche mit Starrkorpermoden des Hinterachsgetriebes gekoppelt
sind und bereits bei einer Frequenz von knapp iiber 100 Hz auftreten, beriicksichtigt
werden. Dadurch wird jedoch die Modellkomplexitit erhoht, sodass das Echtzeit-
Verhalten genau zu analysieren ist.

Vom mechanischen Aufbau her ist die zweiteilige Kardanwelle {iber 2 Hardyschei-
ben (Gummimetalle) angebunden. Die beiden Wellen sind in der Mitte mit einem
Gleichlaufverschiebegelenk verbunden und gegeniiber der Karosserie mit einem Ela-
stomerlager aufgehdngt. Am hinteren Teil der Welle ist zudem noch ein Drehschwin-
gungstilger direkt an der Hardyscheibe montiert. Die in dieser Arbeit betrachteten
Modelle der Kardanwelle stellen im Falle der Torsionsschwingerkette eine verzweig-
te Schwingerkette (Anbindung Tilger) bzw. eine Torsionsschwingerkette kombiniert
mit elastischen Korpern fiir die beiden Wellenstiicke dar. Die einzelnen Massen der
Schwingerkette stellen die vordere Hardyscheibe, den vorderen Teil der Kardanwel-
le, das Gleichlaufmittengelenk, den hinteren Teil der Kardanwelle und die hintere
Hardyscheibe mit Tilger (Verzweigung) dar. Im Falle des elastischen Modells beste-
hen der vordere und hintere Teil der Kardanwelle aus kondensierten FE-Ko6rpern.

Torsionsschwingerkette (1D)

Die zugrunde liegenden Gleichungen fiir die Torsionsschwingerkette ergeben sich
nach [51] zu
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Fiir die Bestimmung der Massentriagheitsmomente, Steifigkeiten und Dampfun-
gen wurde nach Dresig bzw. Laschet [51, 135] vorgegangen. Fiir die beiden Hardy-
scheiben und das Gleichlaufmittelgelenk waren nur begrenzt Daten vorhanden, so-
dass die Steifigkeit auf Basis der Gesamtfahrzeugmessungen angeglichen wurde.

Bei der Parameterermittlung blieben aufgrund kleiner Durchmesser- bzw. Geo-
metriedAnderungen der beiden Kardanwellenteilwellen folgende Effekte unberiicksich-

tigt:

e Verringerung der Steifigkeit bei Wellenabsétzen aufgrund des stetigen Kraft-

0 0 0 0
Ji 0 0 0
0 J 0 0
0 0 Jp—1 0
0 0 0 J,
o+ 1 —C1 0
—C1 c1+ ¢ —C9
0 —Co Co + C3
0 0 0
0 0 0
do+dy —dy 0
—d;  di+dy —dy
0 —dy  dy+ds
0 0 0
0 0 0
M,
M,
Ms
Mn—l
M,

flusses

o Kegelformige Wellenabschnitte wurden iiber zylindrische Wellenteilabschnitte

o1
P2
s |,
Q.gﬁ—l
Pn
0 0
0 0
0 0
Cpn—2 + Cp1 —Cn—1
—Cp—1 Cn-1t+Cn
0 0
0 0
0 0
dn—2 + dn—l _dn—l
_dn—l dn—l + dn

o1
62
o3

bns
On

b
b
b3
-
b

diskretisiert (geringfiigige Versteifung und Erhéhung der Masse).
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Kondensierte elastische Kardanwelle (3D)

Fiir die kondensierte elastische Kardanwelle wurde eine statische und dynami-
sche Reduktion (Grundlagen siehe Kapitel 3 ,,Grundlagen zur Berechnung und Op-
timierung von Schwingungen in Antriebssystemen* ) angewendet. Fiir eine hohe
Recheneffizienz ist es notwendig die Anzahl der dynamischen Freiheitsgrade stark
zu reduzieren und nur die fiir die Anwendung notwendige Anzahl von Moden in der
Kondensierung zu beriicksichtigen. Eine Auswahl der Moden mittels modaler Betei-
ligungsfaktoren (engl. modal participation factors) wie sie in [222| beschrieben ist,
wurde wegen der in diesem Frequenzbereich breitbandigen Anregung der Gaskréfte
und Schwingungen nicht angewendet. Die Anzahl der dynamischen Moden wurde
auf die ersten 4 Moden je Teilwelle (Kardanwelle vorne und hinten) begrenzt. Die in
Abbildung 6.3 dargestellten Eigenmoden betreffen nur die Teilwellen. Eine Eigen-
modeanalyse des detaillierten Offline-Modells, welches im nachfolgenden Kapitel 7
noch genau erlautert wird, bestétigt, dass die 1. Torsionseigenmoden der Kardan-
welle im Gesamtverband bereits bei ca. 70 Hz auftreten (Abbildung 6.4).

Kardanteilwelle vorne Kardanteilwelle hinten

554 Hz 1374 Hz 212 Hz 584 Hz

2286 Hz

1124 Hz 1162 Hz

Abbildung 6.3: Beriicksichtigte Eigenmoden fiir die beiden Kardanwellenteilstiicke
bei der modalen Kondensierung: 3 Biegemoden und 1 Torsionsmode

Die Einbeziehung von noch mehr Moden verbessert den Messungs- und Rech-
nungsvergleich beim Echtzeit-Modell nicht mehr wesentlich. Es verschlechtert sich
damit aber die Rechenzeit erheblich. Entscheidend fiir die Ergebnisqualitit ist die
Beriicksichtigung der 1. Torsionsmode, welche fiir die beiden Teilwellen jeweils der
Frequenz nach geordnet an 4. Stelle liegt (Starrkérpermoden ausgenommen).

Der Messungs- und Rechnungsvergleich der verschiedenen Modellansitze zeigt,
dass mit einer geringen Anzahl von Torsionsschwingermassen fiir die Kardanwelle
(je Teilwelle 2 Massenschwinger) die Drehungleichformigkeit an den Messstellen im
Modell nur unzureichend abgebildet werden kann. Durch die geringe Diskretisierung
ist vor allem das Schwingungsverhalten des Tilgers in den Amplituden und Pha-
sen deutlich verschoben. Es geniigt bereits eine Erhohung der Diskretisierung auf 5
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Torsionseigenmode Kardanwelle vorne Torsionseigenmode Kardanwelle hinten

bei 71,5 Hz bei 69,5 Hz (gekoppelt mit Starrkérper-
moden (Drehschwingungen Hinterachs-
getriebe und Hilfsrahmen)

Abbildung 6.4: Torsionseigenmoden Kardanwelle des detaillierten Offline-Modells

Massentrigheiten um eine vergleichbare Ergebnisqualitdt zum Detailmodell zu er-
reichen. Aufserdem zeigt sich, dass bereits mit der geringen Anzahl von selektierten
Eigenmoden (ersten 4 Eigenmoden) ebenfalls zum Detailmodell eine hervorragende
Ergebnisqualitit erreicht wird, wie in Abbildung 6.5 und 6.6 dargestellt ist.

Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle vorne

NV —_—_—
Messung
Torsionsmodell mit 2 Massen
Torsionsmodell mit 5 Massen :
Modell mit elastischer (3D) Kardanwelle |
100 I

Amplitude Drehungleichfoermigkeit [rad/s]

1000 1500 2000 2500 3000
Drehzahl [min ]

Abbildung 6.5: Vergleich verschiedener Modellansidtze im Bereich Kardanwelle: Er-
gebnis Kardanwelle vorne
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Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle hinten
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10 ' ' '
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Abbildung 6.6: Vergleich verschiedener Modellansitze im Bereich Kardanwelle: Er-
gebnis Kardanwelle hinten

6.6 Uberpriifung des Modells auf die Abbildbarkeit
der realen physikalischen Phinomene

Fiir den in diesem Kapitel noch spiter gezeigten systematischen Abgleich zwi-
schen Messung und Rechnung mittels nichtlinearer Optimierung ist sicherzustellen,
dass das zugrunde liegende Modell die interessierenden physikalischen Phinomene
korrekt abbilden kann. Nachfolgend soll anhand des Reifenmodells gezeigt werden,
welche Unterschiede in der Ergebnisqualitiat bei den Drehschwingungen fiir verschie-
den detaillierte Modellansitze erreicht werden konnen und wie sich diese auch auf
die anderen Messstellen auswirken. Im Unterkapitel 6.8 werden dann die Einfliisse
der Modellgiite auf die Parameteridentifikation untersucht und dargestellt.

6.6.1 Echtzeitfahige Reifenmodelle zur Untersuchung von
Schwingungen

Bei vielen Echtzeit-Simulationen werden einfache Reifenmodelle verwendet, in
welchen das longitudinale und laterale Verhalten des Reifens haufig tiber Schlupf-
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kennlinien abgebildet wird. Pacejka [167| verwendet zur einfachen Beschreibung der
Schlupfkennlinien die Pacejka Magic Formula und bezeichnet das Modell als ein
steady state Reifenmodell. Rill und Hirschberg greifen in [106] beim TMeasy Rei-
fenmodell auf einen semiphysikalischen Ansatz zuriick. Komplexe physikalische Rei-
fenmodelle wie z. B. FTire |74] sind fiir Echtzeit-Anwendungen aufgrund der hohen
Anzahl von Parametern und Freiheitsgraden und der damit verbunden benétigten
Rechenkapazitit nicht einsetzbar.

Beim ,Single Contact Point Transient Tire Model* [167]| wird die Pacejka Magic
Formula um eine longitudinale und laterale Feder zwischen Felge und Kontaktpunkt
erweitert (Abbildung 6.7). Nachfolgend werden die zugrunde liegenden Zusammen-
hinge in Longitudinalrichtung angefiihrt. In Lateralrichtung gilt prinzipiell die glei-
che Vorgehensweise und Systematik.

Das Verhiltnis der Gleitgeschwindigkeitskomponenten im Kontaktpunkt in Langs-
und Querrichtung definiert den Radschlupf. Die relative Bewegung des Rades gegen-
iiber dem Untergrund verursacht Reaktionskréifte und Momente im Radmittelpunkt.

Schlupfgeschwindigkeiten des Rades im Punkt S welcher mit der Felge verbunden ist

Geschwindigkeit in radialer Richtung
Vr

Geschwindigkeit im Kontakt-

Geschwindig- Vo punkt C

keit von S'im
Kontaktpunkt
Nachgiebigkeit v Horizontale Ebene durch den
Kontaktpunkt
Nachgiebigkeit u
Radkontaktpunkt

F

Abbildung 6.7: Modellansatz fiir das ,single contact point transient tire model“ [167]

Die unterschiedlichen Geschwindigkeiten der beiden Punkte S und S” (Schlupf-
geschwindigkeit in Langsrichtung Vi, und V) verursachen ein Auslenken der Feder.
Die beiden Punkte befinden sich in einer Ebene durch die Reifenachse normal zur
Fahrbahn. Die Ableitungen nach der Zeit fiir die longitudinale Nachgiebigkeit u
ergibt sich damit zu
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du

i
Die Relaxationslinge o, beschreibt das Verhiltnis von der Reifensteifigkeit C'r, und
Schlupfsteifigkeit C'r, in Langsrichtung:

e CF/-@
K = .
CFCC

Uber die Gleichung (6.9) kann die Differentialgleichung fiir die Kraft und die laterale
Nachgiebigkeit u aufgestellt werden

= (Voo = Vi) (6.9)

(6.10)

du 1

wobei k den Schlupf im Kontaktpunkt darstellt. Die lineare Schlupf-Bedingung er-
gibt sich aus dem Verhiltnis von Nachgiebigkeit zu Relaxationsldnge zu

, u
= —. 6.12
W= (612

Fiir die Kraft in Langsrichtung F}, erhilt man

Fr = Cpyr'. (6.13)

Fiir die Relaxationslinge o, wird nachfolgender Ansatz aus [167] verwendet. In
den Ansatz gehen die Reifenparameter pry.i, pre2, Pres, Aox Und Ap.o sowie der
undeformierte Reifenradius Ry und die nominale Last in Hochrichtung F.q ein:

R
0n = F. - (Dra1 + praz - df) * oPrasdfs F—O Mo, (6.14)
z0
1—Aps

Das Reifenmodell beriicksichtigt die Reifendynamik erster Ordnung (System 1.
Ordnung). Die Ermittlung der Reifenparameter erfolgte einerseits anhand der gemes-
senen Schlupfkennlinien und aufgrund von Erfahrungswerten fiir einzelne Parame-
ter auf Basis von Dimension und Verhalten dhnlichen vorhandenen Reifenmodellen.
(Vergleiche dazu Kapitel 5.5 ,,Experimentelle Untersuchungen® ).

Der Messungs- und Rechnungsvergleich des Antriebsstrangmodells mit dem um
das ,Single Contact Point Transient Tire Model* erweiterten Reifenmodells fiihrt
zu einer deutlich besseren Abbildung der Drehschwingungsamplituden an den Réa-
dern (Abbildung 6.8 und 6.9). Die Messung zeigt die Amplitudeniiberhéhung am
Rad vorne bei 1400 min~! und am Rad hinten bei 1500 min~!. Im Vergleich da-
zu zeigt die Rechnung bei gleichem Amplitudenniveau die Uberhohungen identisch

117



6. Echtzeitfahige Antriebsstrangmodelle fiir Schwingungsuntersuchungen

Hochlauf 3. Gang: Rad rechts vorne

[N
o

=
C>I
[

=
c)I
N

............ Messung
............ - SS Reifenmodell
SCPT Reifenmodel

Amplitude Drehungleichférmigkeit [rad/s]

10 : . :
1000 1500 2000 2500 3000
Drehzahl [upm]

Abbildung 6.8: Vergleich der Drehungleichférmigkeit Rad vorne mit einem Steady
State (SS) Reifenmodell (Pacejka Magic Formula) und einem Single Contact Point
transient Reifenmodell (SCPT)

zur Messung bei 1400 min~! und min~! fiir das Rad vorne und hinten. Fiir Dreh-

zahlen n > 2000 min~' treten Schwingungsamplituden kleiner der Messgrenze (ca.
0.05 [rad/s|) auf. Diese konnen mit der verwendeten Messtechnik nicht mehr auf-
gelost werden (Vergleiche dazu auch Kapitel 5.2, Experimentelle Untersuchungen‘ ).

Mit dem Single Contact Point transient tire model kénnen die Drehschwingun-
gen an den Radern sowohl an der Vorderachse als auch an der Hinterachse deutlich
besser abgebildet werden. Erst durch die zusétzliche Steifigkeit fiir die longitudinale
Nachgiebigkeit des Reifens zwischen Felge und Latsch konnen die Schwingungsam-
plituden sowohl in der Frequenzlage als auch im Amplitudenlevel korrekt berechnet
werden.
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Hochlauf 3. Gang: Rad rechts hinten

Messung
SS Reifenmodell
SCPT Reifenmodel

Amplitude Drehungleichférmigkeit [rad/s]

10 : . :
1000 1500 2000 2500 3000
Drehzahl [upm]

Abbildung 6.9: Vergleich der Drehungleichférmigkeit Rad hinten mit einem Steady

State (SS) Reifenmodell (Pacejka Magic Formula) und einem Single Contact Point
transient Reifenmodell (SCPT)
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6.7 Systematischer Messungs- und Rechnungsab-
gleich mittels nichtlinearer Optimierung

Dieses Unterkapitel beschreibt die Anwendung von nichtlinearer Optimierung
zur Parameteridentifikation von Teilmodellen (z.B. Elastomerlager) und den syste-
matischen Abgleich zwischen Messung und Rechnung fiir die Gesamtantriebsstrang-
modelle. Die theoretischen Grundlagen des hier eingesetzten Optimierungsverfahren
wurden bereits im Kapitel 3.4 ,,Grundlagen zur Berechnung und Optimierung von
Schwingungen in Antriebssystemen® erldutert. In diesem Teilkapitel werden ausge-
hend von der mathematischen Beschreibung der Problemstellung die konkrete Um-
setzung und die Ergebnisse der Parameteridentifikation dargestellt.

6.7.1 Mathematische Formulierung der Problemstellung

Ein manueller Ansatz mit schrittweiser Analyse des Einflusses eines jedes Para-
meters ist sehr zeitaufwendig und fiihrt vielfach nicht zum gewiinschten Ergebnis
aufgrund von Nichtlinearitdten und des oftmals begrenzten Zeitaufwandes. Aufer-
dem kann das Zusammenwirken verschiedener Parameter ohne geeignete mathema-
tische Ansidtze vor allem bei groferen Parameterzahlen héndisch (vom Ingenieur
durchgefiihrt) nur mehr schwer {iberblickt werden. Nichtlineare Optimierung bietet
eine effiziente Methode, um mit Unsicherheiten behaftete Modellparameter basie-
rend auf Messungen zu identifizieren.

Fiir den Optimierungsprozess ist es sehr wichtig, dass das zu Grunde liegende Si-
mulationsmodell das aus den Messungen erwartete Schwingungsverhalten abbilden
kann.

Das Ziel ist, ausgewdhlte Parameter des Simulationsmodells so zu variieren und
schliefslich zu identifizieren, dass die Abweichung im Vergleich zur Messung ein Mini-
mum wird. Fiir die Definition der Zielfunktion (Qualitdtsfunktion) wird ein mathe-
matischer Ansatz beno6tigt, um den Unterschied zwischen den Amplitudenverldufen
zwischen Messung und Rechnung zu berechnen.

Bei der Abstimmung des Gesamtmodells werden die Messdaten im Zeitbereich
gemessen (Hochlaufmessungen auf der Rolle) und mittels diskreter Fourier Analyse
im Frequenzbereich ausgewertet. Aus den so erhaltenen Campbell Diagrammen wird
die dominierende 2. Motorordnung ermitteln und die verschiedenen Amplitudenkur-
ven der einzelnen Messstellen dargestellt. Die Amplitudenkurven sind als diskrete
x,y-Datenpunkte als Funktion der Frequenz/Drehzahl gegeben.

Ebenso konnen auch die Simulationsergebnisse welche im Zeitbereich vorliegen
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iiber FF'T Analyse in den Frequenzbereich gebracht werden und ebenfalls die domi-
nierenden 2. Motorordnungen ermittelt werden. Fiir den Abgleich sollten die Mess-
stellen in der Simulation den Messpunkten im Experiment entsprechen. Auferdem
ist es notwendig, dass die Parameter der FF'T Analyse fiir Rechnung und Simulation
gleich sind. Die Messkurve einer Messstelle ¢ liegt iiber diskrete Messpunktepaare
Jui(x,y) vor

Tmil  Ymal
Thmi2  YMi2
Jui = | Tmis Ymas | (6.16)
TMik  YMik
Fiir den Abgleich liegen t verschiedene Messreihen Jyrq, Jaro, Jus, - - -, Jare vor. Jede

Messreihe ¢ entspricht einer Messstelle. Liegen fiir eine Messreihe mehrere Messlaufe
(Wiederholungsmessungen) vor, so konnen die verschiedenen Messreihen entspre-
chend gemittelt werden und eine mittlere Messreihe fiir die jeweilige Messstelle ¢
berechnet werden.

In der Simulation werden ebenfalls die dquivalent definierten Messstellen ausge-
wertet und es liegen wie schon bei den Messkurven ¢ verschiedene Berechnungskurven
Jr1, Jr2, JR3, - - ., Jre vor. Wie schon bei der Messung liegen auch in der Simulation
die Ergebniskurven einer Messstelle ¢ als diskrete Berechnungspunktpaare Jg;(z,y)
vor

TRi1 YRil
TRi2 YRi2
Jpi=| Triz Yriz | . (6.17)

TRis YRis

Im Allgemeinen entsprechen die x-Stiitzstellen xg; der Rechnung und die x-Werte
xp; der Messung einander nicht:

Es miissen daher die Werte aus der Berechnung auf die x-Werte der Messung in-
terpoliert /extrapoliert werden. Fiir die Interpolation kann je nach Anwendung z. B.
eine lineare, quadratische, kubische, spline Interpolation angewendet werden. Damit
liegen die Berechnungs- und Messergebnisse mit fiir alle Messreihen mit gleichen
x-Werten vor. Die mit einem Balken geschriebenen Grofsen Zz; und yg; entsprechen
den interpolierten Werten:
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TRl = Tymil  YRil
TRi2 = TMi2 YRi2
Jpi=| Triz3 =2Tmis Yris | . (6.19)

TRis = TMis YRis
Da die einzelnen Messkurven an den unterschiedlichen Messstellen ein unterschied-
lichen Wertebereich aufweisen, werden die Messkurven vorteilhaft auf den Werte-
bereich zwischen [0, 1] skaliert. Die Berechnungskurven werden ebenfalls mit den
gleichen Skalierungsfaktor wie die dazugehérende Messkurven skaliert:

J;ui(me — min yyy;)/(max yy; — min yay;) (6.20)

und

J;%z('ngn — min iji)/(maX gRi — min ﬂRi), (621)
wobei min yy;; und max y,; der kleinste und grofte y-Wert der jeweiligen Messstelle

und &dquivalent fiir den Index ,R* der interpolierten Rechenreihe darstellen. yas,
bzw. ygin, stellen einen y-Wert der Messung oder der Rechnung dar.

Das Zielfunktional .J, welches ein Maf fiir die Abweichung zwischen Messung und
Rechnung ist, wird anhand der Fehlerquadrate zwischen der normierten Messung
und der interpolierten-normierten Rechnung ermittelt. Fiir die jeweilige Messkurve
i liegen alle normierten y-Werte Jyz, im Intervall [0, 1]. Die y-Werte der entspre-
chenden normierten Berechnungskurve Jz; konnen auch Werte groker 1 oder kleiner
0 annehmen. Dies hingt nur von der Abweichung ab. Um die verschieden langen
Messreihen gleichwertig zu beriicksichtigen wird die aufsummierte Abweichung je
Mess- und Rechenreihe noch durch die Anzahl der Wertepaare dividiert:

t s
= % Zl (J}% - Jjﬂ)z. (6.22)
=1 n=

Die Qualitdtsfunktion J gibt somit die quadratische, auf [0, 1] normierte Fehlerab-
weichung zwischen Messung und Rechnung wieder und kann fiir die Identifikation
der Parameter in der Optimierungsroutine herangezogen werden.

6.8 Systematischer Abgleich von Messung und Rech-
nung am Gesamtmodell
Die Umsetzung der Optimierungsroutine und Qualitdtsfunktion erfolgt in der

Software Matlab [114]. Hier werden iiber entsprechende Toolboxen die eingangs be-
schriebenen Optimierungsverfahren bereits zur Verfiigung gestellt. Prinzipiell kénnte
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die Software in jeder geeigneten Skript- oder Programmiersprache fiir technische Sy-
steme umgesetzt werden.

Die Ermittlung der Qualitatsfunktion fiir eine bestimmte Parameterkonfigurati-
on wird in einer Funktion ausgefiihrt. Die Matlab Optimierungsroutine ruft daher
in jeden Iterationsschritt diese Funktion zur Bestimmung der Abweichung zwischen
Messung und Rechnung auf.

In der Qualitétsfunktion wird das fiir die Simulation benétigte Inputfile (Dymo-
la) manipuliert und die von der Optimierungsroutine iibergebenen Parameter verén-
dert. Im Anschluss wird im Batch-Mode direkt aus Matlab die Berechnung mit dem
manipuliertem Inputfile gestartet. Ist die Berechnung im Zeitbereich abgeschlossen,
so wird das Ergebnisfile eingelesen und die entsprechenden Messstellen als Zeitdaten
extrahiert. Im Anschluss werden die Ergebnisse vom Zeitbereich iiber eine diskrete
FFT im Frequenzbereich ausgewertet und die dominierende 2. Motorordnung fiir
jede Messstelle ermittelt. Nach dem Einlesen der Messergebnisse, welche schon als
Schnitte der 2. Motorordnung vorliegen, konnen die Berechnungsergebnisse auf die
Stiitzstellen der Messung interpoliert werden. Anschliefend werden die Ergebnis-
se auf den Wertebereich der Messung normiert und die Summe der quadratischen
normierten Fehlerabweichung bestimmt. Der damit erhaltene Wert entspricht der
Abweichung und wird an die Optimierungsroutine zuriickgegeben.

Nachfolgende Tabelle 6.2 gibt einen Uberblick iiber die Optimierungsparameter
und eine kurze Beschreibung wie die Startwerte definiert wurden. Fiir den Grofteil
wurden empirische Werte aus der Literatur oder von dhnlichen Modellen verwendet.
Vor dem Start der eigentlichen Optimierung wurde noch eine manuelle Anpassung
der Parameter, auf Basis der bereits durchgefiihrten Varianten und Einflussstudi-
en vorgenommen. Fiir einige der Parameter waren CAD Daten vorhanden und so
konnten vor allem die Steifigkeiten gut definiert werden. Die Seiten- und Getriebe-
wellen sind iiber Getriebestufen und Gelenke verbunden wo komplexe geometrische
Zusammenhinge mit Olkontakt vorhanden sind. Dadurch ist die Bestimmung der
Steifigkeit und vor allem der Démpfung mit grofen Unsicherheiten verbunden. In
der Literatur [135, 51| sind grobe Anhaltswerte fiir derartige Teilsysteme zu finden
(siehe dazu auch Tabelle 6.3).

Mit der Optimierungsroutine wird iiber den gesamten Drehzahlbereich eine gute
Ubereinstimmung erreicht (siehe Abbildungen 6.15 bis 6.20). Qualitativ ergibt sich
eine Verbesserung der normierten Abweichung von -73.5% (siehe Tabelle 6.8). Die
Optimierungsroutine wéhlt die Dadmpfungen verglichen zu Literaturangaben eher
hoch. Laschet bzw. Dresig gibt in 135, 51] fiir Wellen im Vergleich deutlich niedri-
gere Dampfungswerte an. Eine Sensitivititsstudie der Dampfungswerte zeigt, dass
eine Verringerung der Ddmpfungswerte um den Faktor 10 nach wie vor zu einer sehr
guten Ubereinstimmung des Vergleiches Messung und Rechnung fiihrt (normierte
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Nichtlineare Optimierung min j(pl,pz,‘.,,pn)
* Anfangsbedingungen (Startparameter) 2R
* Randbedingungen (Parametergrenzen, Nebenbedingungen)

Input-File:

* Einstellungen Integr.
* Anfangsbedingungen
* Parameterwerte

Funktion zur Berechnung der
Messungs-/Rechnungsabweichung:

Hauptprogrammebene

1) Parameterdefinition Manipulation

I
MKS-Anwendung:
1. Inputfile
2. Zeitintegration
3. Outputfile EEEUEER

|

uasajuig

2) MKS-Simulation

Unterprogrammebene

3) Berechnungsergebnisse

4) Ergebnisanalyse Output-File:
1) FFT mit Sliding Window * Zeitbereichsdaten

2) Schnitt 2. Motorordnung
5) Messergebnisse m File Messergebnisse:
* Schnitte 2. Ord
6) Skalierung : e

7) Abweichung Ay = .]A(pl,pz,m,pn)
Mit Messung abgestimmte Parameter

Abbildung 6.10: Schematische Darstellung Funktionsweise Optimierungsroutine in
Matlab [81]

Abweichung -61.2% in Tabelle 6.8).
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Parameter

Abschitzung Startwert

Primére Steifigkeit Getriebe

iiber CAD Daten

Primére Dampfung Getriebe

grob iiber Literatur

Sekundéare Steifigkeit Getriebe

tiiber CAD Daten

grob iiber Literatur

Steifigkeit Hardyscheibe vorne

grob iiber Literatur

Déampfung Hardyscheibe vorne

grob iiber Literatur

1
2
3
4 Sekundére Dampfung Getriebe
5
6
7

Steifigkeit Gleichlaufverschiebegelenk

iiber CAD Daten

Kardanwelle
8 | Dampfung Gleichlaufverschiebegelenk | grob iiber Literatur
Kardanwelle
9 Steifigkeit Hardyscheibe hinten grob
10 Dampfung Hardyscheibe hinten grob
11 Steifigkeit Seitenwellen vorne iiber CAD Daten
12 Dampfung Seitenwellen vorne grob iiber Literatur
13 Steifigkeit Seitenwellen hinten iiber CAD Daten
14 Dampfung Seitenwellen hinten grob iiber Literatur

Tabelle 6.2: Ermittlung der Parameterwerte

schiebegelenk Kardanwelle ¢ MG

Nr. | Parameter Startwert Abgeglichener Wert
1 | Primére Steifigkeit Getriebe ¢_ G1 10313 [Nm/rad] 7210 [Nm/rad]

2 | Primédre Dampfung Getriebe d_G1 1.6 [Nms/rad| 1.36 [Nms/rad|

3 | Sekundire Steifigkeit Getriebe ¢ G2 14323 |[Nm/rad 12165 |Nm /rad|
4 | Sekundire Dampfung Getriebe d G2 2.29 |Nms/rad] 2.65 |Nms/rad|

5 | Steifigkeit Hardyscheibe vorne ¢ Hf 3839 [Nm/rad]| 6066 [Nm/rad|

6 | Dampfung Hardyscheibe vorne d _Hf 0.29 [Nms/rad| 8.82 [Nms/rad]

7 | Steifigkeit Gleichlaufver- 37242 [Nm/rad| | 14256 [Nm/rad]

8 | Dampfung Gleichlaufver- 0.06 [Nms/rad| 0.77 [Nms/rad]
schiebegelenk Kardanwelle d MG
9 | Steifigkeit Hardyscheibe hinten c¢_ Hr 3839 [Nm/rad] 5728 [Nm/rad]
10 | Dampfung Hardyscheibe hinten d_ Hr 0.29 [Nms/rad| 10.6 [Nms/rad|
11 | Steifigkeiten Seitenwellen vorne c_ GWv | 10600 [Nm/rad]| | 14221 [Nm/rad]
12 | Dampfung Seitenwellen vorne d  GWv | 0.06 |[Nms/rad] 0.77 |Nms/rad|
13 | Steifigkeit Seitenwellen hinten ¢ GWh | 8021 |[Nm/rad]| 12766 |[Nm/rad|
14 | Dampfung Seitenwellen hinten d_ GWh | 0.06 |[Nms/rad] 0.32 |[Nms/rad|

Tabelle 6.3: Ergebnis der Parameteridentifikation mittels nichtlinearer Optimierung
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Normierte Abweichung Optimierungsstart 0.9721

Normierte Abweichung Optimierungsende | 0.2581 (-73.5%)
Normierte Abweichung Optimierungsende | 0.3770 (-61.2%)
mit korrigierter Dampfung (0.1)

Tabelle 6.4: Bewertung der Modellverbesserung iiber die normierte Fehlerabweichung
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6.9 Untersuchungen zur Parametersensitivitit

Die Jakobi-Matrix, die den Zusammenhang zwischen den Funktionswerten f und
den Parametern p darstellt, wird iiber numerische Differentiation des Zielfunktionals
nach den einzelnen Parametern ermittelt. In einem bestimmten Optimierungspunkt
beschreibt sie mit ihren Eintrigen die Parametersensitivitit der einzelnen Optimie-
rungsparameter und kann zur Analyse des nichtlinearen Modellverhaltens und zur
detaillierten Untersuchung der Parameteroptimierung herangezogen werden.

Nachfolgend sind die Eintrage der Jakobi-Matrix in jedem Iterationsschritt n
dargestellt. Mit der Vorwérts-Differenzenformel wird der Gradient von f in jedem
Iterationsschritt der Optimierungsroutine bestimmt. Dazu sind n X m Funktions-
aufrufe notwendig, mit m der Anzahl der Parameter:

of(p) _ f(p,pi+epi)— f(p)
o . . (6.23)

o
|
|
!
o
>
Q
2

T
~<

Gradient delta f/delta p
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Abbildung 6.11: Darstellung der Parametersensitivititen in Abhidngigkeit der ein-
zelnen [terationsschritte bei der Optimierung

Abbildung 6.11 zeigt, dass in den ersten Iterationsschritten, die grofsten Gradien-
ten einzelner Parameter vorliegen. Diese treten bei den Parametern Dampfung des
Mittelgelenks d MG, Dampfung der Seitenwellen hinten d GWh und Dampfung
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der Seitenwellen vorne d GWv auf. Mit dem Fortschreiten der Optimierung wer-
den die Gradienten deutlich geringer (Abbildung 6.12). Es zeigt sich jedoch, dass
bestimmte Parameter in einzelnen Iterationsschritten bis zum Optimierungsende
immer wieder , grofsere Gradienten aufweisen.

0.25 —
| 7 c_Hf
021y  iH
Lol c_Hr
e —d_Hr
|

0.1¢

|
|
|
|
|
|
|

0.05}

Gradient delta f/delta p
o
T E=
. o
il
—= ——:<’:—;< -
Pz /\
(I
(I
I
O o O
$3%

-0.05f \l|§//l R ‘\\1 oy 1|~ — —dGwh
Il Loyt - — —¢c_G1
—0.1 ' ARy - - -dG1
I eoly c_G2
_0_15': |'|’H IR NI - - —-d G2
["] 1 [ c Ti
_0'2': |‘|1 /| lll — = d_Ti
_025 M| L 1 [
0 10 20 30 40
Iterationen

Abbildung 6.12: Detaildarstellung der Parametersensivititen in Abhdngigkeit der
einzelnen Iterationsschritte bei der Optimierung zur Analyse der Iterationsschritte
> 10

Vergleicht man in diesem Zusammenhang die Ergebnisse auch noch mit den
normierten Verldufen der Parameter (Abbildung 6.13), dann ist erkennbar, dass in
diesen Parameterrichtungen keine grofen Optimierungsschritte mehr gemacht wer-
den. Der Optimierer berechnet hier nur mehr sehr geringe Abstiegsldngen mit einer
nur mehr geringen Verbesserungen des Zielfunktionals (Abbildung 6.14).

Aus diesen Zusammenhéangen ldsst sich schliefsen, dass das definierte Zielfunktio-
nal fiir die untersuchten Parameter ein stark nichtlineares Modellverhalten aufweist.
Es kann bereits mit wenigen Parameterschritten eine deutliche Verbesserung des
Zielfunktionals erreicht werden, aber aufgrund des im gesamten Parameterraum vor-
handenen nichtlinearem Verhaltens des Zielfunktionals, birgt dies jedoch die Gefahr
nach nur wenigen Iterationen in einem nicht zufriedenstellendem lokalem Minimum
hdngen zu bleiben. Die Optimalitdtsbedingungen der Optimierungsroutine diirfen
daher nicht zu ,grokziigig* gesetzt werden (siehe Tabelle 6.9).
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3.5

Parameterwerte normiert

10 20 30 40
Iterationen

Abbildung 6.13: Darstellung der normierten Parameterwerte (auf Endwert 1 nor-
miert) in Abhéngigkeit der einzelnen Iterationsschritte bei der Optimierung

Maximale Anzahl von Iterationen 400

Maximale Anzahl von Funktionsaufrufen | 100 x Anzahl der Variablen
Toleranz Anderung Suchrichtung 1.0e-6

Toleranz Anderung Funktionswert 1.0e-6

Tabelle 6.5: Verwendete Optimierungsparameter

Bei der Optimierung wurden ca. 600 Funktionsaufrufe durchgefiihrt. Die gesamte
Optimierung hat ca. 20 Stunden in Anspruch genommen.
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15 : .
Norm. quadr. Fehlerabw.
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Abbildung 6.14: Darstellung der normierten quadratischen Fehlerabweichung (Wert
des Zielfunktionals) in Abhéngigkeit der einzelnen Iterationsschritte bei der Opti-

mierung
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6.10 Ergebnisse Echtzeit-Modelle

Ein detaillierter Uberblick mit Diskussion der Ergebnisse der erreichten Modell-
verbesserungen mittels nichtlinearer Optimierung wird nachfolgend gegeben.

Hochlauf 3. Gang: Zweimassenschwungrad

=
o
N

Amplitude Drehungleichformigkeit [rad/s]

10 Tpomm e
O Messung
................... Simulation Start

Simulation optimiert

102 : : :

1000 1500 2000 2500 3000

Drehzahl [min_l]

Abbildung 6.15: Vergleich der Abweichung zwischen Messung und Rechnung vor und
nach Optimierung: ZMS

Die Drehungleichférmigkeiten am Zweimassenschwungrad werden durch die Op-
timierung kaum beeinflusst. Die Steifigkeits- und Dampfungsparameter des Zwei-
massenschwungrades waren keine Parameter fiir die Optimierung, da die Uberein-
stimmung zur Messung in Charakteristik und Amplitudenhdhe bereits gut abge-
bildet ist. Im Zuge der Parameteridentifiktaon ist im unteren Drehzahlbereich bis
ca. 2000 min~! kein Einfluss zwischen der Ergebnisse vor und nach der Optimie-
rung erkennbar. Erst fiir hohere Drehzahlen zeigt sich eine geringfiigige Reduktion
der Schwingamplituden, welche zu einer leichten Verbesserung des Messungs- und
Rechnungsabgleiches fiihrt.
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Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle vorne
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Abbildung 6.16: Vergleich der Abweichung zwischen Messung und Rechnung vor und
nach Optimierung: Kardanwelle vorne

Fiir die Messstellen im Bereich der Kardanwelle (Kardanwelle vorne, Kardanwel-
le hinten und Kardanwelle Tilger) zeigt die Parameteridentifikation eine deutliche
Verbesserung im Vergleich zum Ausgangsmodell. Die Amplitudenverldufe Kardan-
welle vorne und hinten werden im Verlauf mit dem Maximum bei ca. 1550 min !
und den anschlieffenden Abfall auf ein niedrigeres Amplitudenniveau deutlich bes-
ser abgebildet. Die deutlichste Verbesserung wird fiir Drehzahlen > 1800 min~! fiir
die Messstelle Kardanwelle hinten erreicht. Die Parameter des Tilgers wurden im
Rahmen der Parameteridentifikation nicht abgeglichen und es zeigen sich hier, wie
schon bei den Schwingungen am Zweimassenschwungrad, geringfiigige Beeinflussun-
gen durch die gednderten Schwingungsamplituden der Kardanwelle hinten.
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Die Berechnungsergebnisse fiir das Rad vorne und hinten fithren durch die nicht-
lineare Optimierung zu einer geringfiigigen Anhebung und Verbesserung der Ampli-
tudenverliufe im Bereich der maximalen Amplituden bei 1400 min~—'. Verbesserun-
gen des Reifenmodells wurden bereits im Zuge der Untersuchungen iiber die beiden
Reifenmodelle (Single Contact Point Transient Tire Model und Steady State Tire
Model) erarbeitet.

133



6. Echtzeitfahige Antriebsstrangmodelle fiir Schwingungsuntersuchungen

Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle hinten
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Abbildung 6.17: Vergleich der Abweichung zwischen Messung und Rechnung vor und
nach Optimierung: Kardanwelle hinten

Hochlauf 3. Gang: Kardanwelle Tilger
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Abbildung 6.18: Vergleich der Abweichung zwischen Messung und Rechnung vor und
nach Optimierung: Kardanwelle Tilger
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(N

Hochlauf 3. Gang: Rad rechts vorne
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Abbildung 6.19: Vergleich der Abweichung zwischen Messung und Rechnung vor und
nach Optimierung: Rad vorne

Hochlauf 3. Gang: Rad rechts vorne
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Abbildung 6.20: Vergleich der Abweichung zwischen Messung und Rechnung vor und
nach Optimierung: Rad hinten
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Prozessor AMD Opteron, 2.6 GHz

64 kB L1 data cache, 64 kB L1 instruction cache
1 MB L2 cache

Speicher 256 MB DDR-400 SDRAM (Applikation)

128 MB SDR SDRAM

(Globaler Speicher fiir Austausch mit Host)

2 MB on board flash Speicher fiir die Bootsoftware
Flash Speicher fiir Applikation Compact Flash
Timer 3 general-purpose timer

Synchronous time base unit (STBU)

fiir Mehrprozessorsysteme

Interrupt bis zu 20 Interrupt Quellen
controller
Serielle RS232 Schnittstelle mit Standard UART

Schnittstellen | (max. Transferrate 112.5 Kbaud
Schnittstellen | PHS++ bus interface

zu 1/O Boards | 32-bit I/O Bus fiir modulare Konfiguration
Spitzentransferrate 20 MB/s,

fiir neuere Schnittstellenkarten 30 MB/s
bis zu 64 PHS bus interupts

Host fiir PX10 und PX20 Systeme

Tabelle 6.6: Spezifikation dSpace Echtzeitsystem mit 1006 Prozessor Karte

6.11 Test der Echtzeit-Modelle auf einer Hardware
in the Loop Plattform

Um die Antriebsstrangmodelle fiir Echtzeit-Anwendungen hinsichtlich der Re-
chenperformance niher zu untersuchen, wurden die Modelle auf einer Echtzeitplatt-
form getestet. Die Tests wurden auf einem dSpace System mit DS1006 Processor
Board durchgefiihrt (Tabelle 6.6).

Aktuell konnen nur die Torsionsmodelle fiir die Echtzeitplattform kompiliert und
auf dem dSpace Target simuliert werden. Die Bibliothek fiir elastische (3D) Korper
ist nach wie vor im beta release Status und kann derzeit nur auf Windows Systemen
simuliert werden (Kompilierung nur fiir Windows vorhanden). Um einen Anhalts-
wert fiir die benotigte Rechenkapazitit zu geben wurden die Berechnungszeiten mit
Berechnungen auf einem Offline-Standard-PC abgeschitzt. Mit dem Torsionsmodell
wird derzeit auf der dSpace Echtzeitplattform eine um den Faktor 10-mal schnellere
als Echtzeit Rechenperformance erreicht. Auf Basis von Erfahrungswerten fiir die be-
notigte Rechenkapazitit fiir die noch nicht enthaltenen Schnittstellenprozesse (bei
typischen HiL-Anwendungen im Bereich Antriebsstrang) kann mit grofer Sicherheit
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Antriebsstrangmodell Rechenschrittweite | Echtzeitfaktor
Basis Torsionsmodell 1.0 ms 0.1
Modell mit elastischer (3D) Kardanwelle 0.2 ms 1.0*

* Abschitzung iiber Offline-Simulation

Tabelle 6.7: Vergleich der Echtzeitfahigkeit des Antriebsstrangmodells (Basis Torsi-
onsmodell) und des Modells mit elastischer (3D) Kardanwelle

Antriebsstrangmodell Verbesserung CPU Zeit in %
Torsionsmodell mit

verbessertem Motormodell -42

Modell mit elastischer (3D) Kardanwelle

und verbessertem Motormodell -18*

* Abschétzung iiber Offline-Simulation

Tabelle 6.8: Vergleich der Verbesserung der Echtzeitfihigkeit des Basis Antriebs-
strangmodells (Torsionsschwingerkette) und des Modells mit flexibler Kardanwelle
mit verbessertem Motormodell

davon ausgegangen werden, dass das Torsionsmodell echtzeitfdhig ist (Tabelle 6.7).
Das Modell mit elastischen (3D) Kérpern wurde hinsichtlich der Echtzeitfahigkeit
basierend auf den Verhéltnis der Rechenzeiten zwischen Hil. Plattform und Stan-
dard PC verglichen.

Die Echtzeitfihigkeit wird daher fiir das Modell mit elastischen (3D) Koérpern
auf einer Echtzeitplattform derzeit nicht gegeben sein (Abschitzung aufgrund von
Erfahrungswerten). Als Integrationsverfahren wurde bei beiden Modellen ein Runge
Kutta Integrator 4. Ordnung mit konst. Schrittweite eingesetzt. Das Modell mit ela-
stischer (3D) Kardanwelle benétigt eine doppelt so grofe Sampling Rate von 5000
kHz (konst. Rechenschrittweite = 0.2 ms).

Die Verbesserungen des Motormodells wirken sich auf die beiden Modelle un-
terschiedlich aus. Das Modell mit elastischer (3D) Kardanwelle hat gegeniiber dem
Torsionsmodell eine um den Faktor von ca. 4 hohere Rechenzeit, welche auf die
zusdtzlichen Freiheitsgrade aufgrund der kondensierten Korper und die verkleinerte
Rechenschrittweite zuriickzufiihren sind (Tabelle 6.8).

Das Torsionsmodell mit 5 Massen je Kardanteilwelle zeigt, dass die kiirzeste Be-
rechnungsdauer nur mit einem impliziten Integrationsverfahren erreicht wird (Im-
pliziter Euler Integrator, Sampling Rate 1 kHz). Mit dem Runge Kutta Verfahren 4.
Ordnung ist die konst. Schrittweite weiter zu reduzieren um eine stabile Simulation
zu erreichen. Diese Verkleinerung der Rechenschrittweite wirkt sich nachteilig auf
die Rechenperformance aus.
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Antriebsstrangmodell Verbesserung CPU Zeit in %
Torsionsmodell mit verbessertem Motormodell,
Reifenmodell und angepasster
Rechenschrittweite -15
Modell mit elastischer (3D) Kardanwelle und
verbessertem Motormodell, Reifenmodell
und angepasster Rechenschrittweite -30*
* Abschitzung iiber Offline-Simulation

Tabelle 6.9: Vergleich der Verbesserung der Echtzeitfihigkeit des Basis Antriebs-
strangmodells (Basis Torsionsmodell) und des Modells mit elastischer (3D) Kardan-
welle mit verbessertem Motormodell, Reifenmodell und angepasster Rechenschritt-
weite

Die Erweiterung des Reifenmodells zeigt nicht nur eine deutliche Verbesserung
der Ergebnisqualitdt sondern es ergibt sich auch ein Rechenzeitvorteil, der vor al-
lem beim Modell mit der elastischen (3D) Kardanwelle zum Tragen kommt (Tabelle
6.9). Durch die Modellverbesserungen kann die Stabilitét des Differentialgleichungs-
systems verbessert werden und bei einer grofseren Rechenschrittweite simuliert wer-
den (Rechenschrittweite 0.34 ms, Sampling Rate 3 kHz).

In Zusammenarbeit mit der Firma Dynasim wurde die Modal Body Bibliothek
zur Einbindung der kondensierten elastischen Korpern verbessert. In der Grundver-
sion beruht sie auf externem C-Code. In der verbesserten Variante wird die SID
Struktur (Datenfile mit speziellem Format, in welchem die kondensierten Matrizen
gespeichert sind) als Modelica-Record manuell gespeichert. Diese Vorgehensweise
hat den Nachteil, dass sie fiir groke Modelle ungeeignet ist (zu grofser Record) und
dass die Animation nicht moglich ist. Im Gegenzug ergibt sich ein weiterer Rechen-
zeitvorteil von ca. 32 %, so dass in Summe bezogen auf das Ausgangsmodell eine
Verbesserung von 61% erreicht wird. Schitzt man auf Basis des Torsionsmodells wel-
ches auf dem dSpace System getestet wurde mit dem offline berechneten Modell mit
elastischer (3D) Kardanwelle ab, so kann der Faktor Simulationszeit zu Rechenzeit
auf unter 0.4 reduziert werden (Tabelle 6.10). Auf Basis von Erfahrungswerten fiir
die Schnittstellenprozesse bleibt aufgrund der Rechenzeit und erforderlichen Schritt-
weite ein Einsatz fiir HiLk System jedoch grenzwertig.

6.12 Grenzen von Echtzeit-Modellen

Es konnte iiber die Berechnungszeiten bei Offline-Simulationen abgeschétzt wer-
den, dass die Einbindung elastischer (3D) Korper in der Simulationsumgebung Dy-
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Antriebsstrangmodell Rechen- Echtzeit-

schrittweite | faktor
Basis Torsionsmodell 1.0 ms 0.1
Verbessertes Modell mit 0.34 ms 0.4%*
elastischer (3D) Kardanwelle

* Abschétzung iiber Offline-Simulation

Tabelle 6.10: Vergleich der Verbesserung der Echtzeitfihigkeit des Basis Antriebs-
strangmodells (Basis Torsionsmodell) und des Modells mit elastischer (3D) Kardan-

welle mit verbessertem Motormodell, Reifenmodell, angepasster Rechenschrittweite
und SID Struktur fiir Modal Body Bibliothek

‘ Offline-Standard-PC: ‘
hp xw4550 Workstation

Dual Core AMD Opteron; Taktfrequenz 3.00 GHz
2 GB RAM DDR-2 667 MHz

IMB L2 Cache/Core, FSB 1GHz

Dymola 7.1 auf Windows XP

Tabelle 6.11: Hardware- und Softwarespezifikationen des verwendeten Rechners fiir
die Offline-Simulationen

mola in Zukunft mdglich sein sollte. Auf entsprechend leistungsstarken Echtzeit-
plattformen konnten derartige Modelle berechnet werden. Es bedarf noch einer Wei-
terentwicklung der verwendeten Software (Dymola), sodass derartige Modelle auch
fiir gingige Echtzeitplattformen kompiliert werden kdnnen.

Zunehmend an Grenzen stoflt die Simulation jedoch mit der Beriicksichtigung
von weiteren Effekten und damit einhergehenden zusétzlichen Freiheitsgraden. Bei
der Betrachtung von gekoppelten Dreh- und Biegeschwingungen der flexiblen Kar-
danwelle und von Schwingungen des Hinterachsgetriebes und des Hilfsrahmens Hin-
terachse erhoht sich die Rechenzeit nochmals deutlich. In diesem Zusammenhang
wurde in 2 Detaillierungsstufen die Ergebnisqualitdt und die zusédtzlich bendtigte
Rechenzeit untersucht. Dafiir wurde ein Modell aufgebaut, in welchem nur das Hin-
terachsgetriebe elastisch gelagert ist (Detaillierungsstufe 1, Abbildung 6.21). Das
Hinterachsgetriebe selbst ist als Starrkorper mit 6 Freiheitsgraden modelliert. An
drei Positionen ist das Hinterachsgetriebe iiber 3 Lagerelemente gegeniiber der Star-
ren Karosserie aufgehéngt. Die Lagerelemente beriicksichtigen die nichtlinearen Stei-
figkeitsverlaufe in allen 3 Achsrichtungen iiber Kraft-Weg-Gesetzte.

In der Detaillierungsstufe 2 ist das Hinterachsgetriebe im Hilfsrahmen gelagert,
welcher wiederum zur Karosserie elastisch aufgehéngt ist. Der Hilfsrahmen ist wie
schon das Hinterachsgetriebe als Starrkdrper mit 6 Freiheitsgraden abgebildet und
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Reifenmodell

Quertrieb

Hardyscheibe hinten
mit Tilger

Hardyscheibe

Gleichlaufgelenk

j PTO Kardanwelle Kardanwelle )
. . . Hinterachs-
vorne (elastisch) hinten (elastisch) ) ]
getriebe mit
Haldex
Kupplung

Getriebe

E] Drehmasse é} Feder-Dampfer-Element

Getriebestufe / Ubersetzung Feder-Dampfer-Element mit
%c'd = drehzahlabh&angiger Dampfung
und Steifigkeit
i Elastischer Korper gj Lineares Feder-Dampf-Element
(Aggregatlager)

I:I Starrkorper mit 6 FHG

Abbildung 6.21: Erweitertes Antriebsstrangmodell mit elastischen Korpern fiir die
beiden Kardanwellenteilwellen und iiber 3 Aggregatlager aufgehingtes Hinterachs-
getriebe

tiber 4 Lagerelemente zum Aufbau angebunden (Abbildung 6.22).

Die Analyse der Berechnungsdauer zeigt, dass durch die zusétzliche Einbindung
der Lagerelement und Starrkorper sich die Rechenzeit fiir beide Detaillierungsstufen
jeweils nochmals um ca. 50% erhoht (Tabelle 6.12). Fiir das Modell mit elastisch
gelagertem Hinterachsgetriebe und Hilfsrahmen verdoppelt sich damit die Rechen-
zeit, so dass die Rechenzeit gegeniiber dem Basis Torsionsmodell, welches auf der
dSpace Echtzeitplattform die Echtzeitfahigkeit erreicht hat, eine um den Faktor 8
hoheren Rechenzeit aufweist. Die Echtzeitfahigkeit wird damit derzeit mit grofer
Wahrscheinlichkeit nicht mehr gegeben sein (Abschétzung wiederum iiber Offline-

140



6. Echtzeitfahige Antriebsstrangmodelle fiir Schwingungsuntersuchungen

Reifenmodell
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Abbildung 6.22: Erweitertes Antriebsstrangmodell mit elastischen Korpern fiir die
beiden Kardanwellenteilwellen und iiber 3 Aggregatlager im 4 fach elastisch gelager-
tem Hilfsrahmen Hinterachse gelagertes Hinterachsgetriebe

Simulation).

Der Messungs- und Rechnungsvergleich der beiden Modellvarianten (Detaillie-
rungsstufe 1 und 2) zeigt deutlich, dass mit zusétzlicher Beriicksichtigung der ela-
stisch Aufhéngung des Hilfsrahmens die Beschleunigungen an den definierten Mess-
stellen deutlich besser abgebildet werden.

Fiir die beiden Auswertestellen Hilfsrahmen vorne und hinten (Abbildung 6.23
und 6.24) ergeben sich fiir einzelne Richtungen iiber gewisse Drehzahlbereiche zum
Teil gute Ubereinstimmungen und bei anderen Messstellen und Drehzahlbereichen
hingegen wieder eine schlechtere Ubereinstimmung. Es ist kein eindeutiger Trend fiir
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Antriebsstrangmodell Rechen- Echtzeit-
schrittweite | faktor

Basis Torsionsmodell 1.0 ms 0.1

Verbessertes Modell mit flexibler Kardanwelle 0.34 ms 0.4%*

Verbessertes Modell mit flexibler Kardanwelle, 0.34 ms 0.6*

elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe

Verbessertes Modell mit flexibler Kardanwelle, 0.34 ms 0.8%*

elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe

und Hilfsrahmen

* Abschétzung iiber Offline-Simulation

Tabelle 6.12: Vergleich der Echtzeitfihigkeit des Basis Antriebsstrangmodells (Torsi-
onsschwingerkette), des verbesserten Modells mit flexibler Kardanwelle, des verbes-
serten Modells flexibler Kardanwelle und mit elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe
und des Modells mit flexibler Kardanwelle mit elastisch gelagertem Hinterachsge-
triebe und Hilfsrahmen

die Abweichungen erkennbar. Vor allem die beiden y-Richtungen (Abbildung 6.23(b)
6.24(b)) stimmen in der Charakteristik und Amplitudenhche gut mit der Messung
iberein.

Der Messungs- und Rechnungsvergleich der Beschleunigungen am Hinterachsge-
triebe (Abbildungen 6.25 bis 6.27) zeigt fiir die beiden Modellvarianten sowohl in
der Charakteristik und Amplitudenhéhe zum Teil deutlich unterschiedliche Ergeb-
nisse. Durch die zusitzliche Aufhéngung des Hilfsrahmens Hinterachse werden die
Charakteristik und Amplitudenhdhe mit signifikant besserer Ubereinstimmung wie-
dergegeben. Wie schon bei den Messstellen Hilfsrahmen ist kein eindeutiger Trend
fiir die Abweichungen erkennbar. Auffallend ist, dass an der Messstelle Hinterachs-
getriebe vorne links (Abbildung 6.25) beide Modellvarianten in der Charakteristik
die Messung gut wiedergeben. Vom Amplitudenniveau zeigt die Variante mit zusétz-
lich gelagertem Hilfsrahmen leichte Vorteile. Um das Schwingverhalten Hinterachse,
vor allem hinsichtlich des Amplitudenniveaus der Schwingungen des Hinterachsge-
triebes, mit guter Qualitdt vorhersagen zu konnen, ist es notwendig das gesamte
Schwingungssystem inklusive dem Hilfsrahmen in die Simulation einzubinden.
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Abbildung 6.23: Messungs- und Rechnungsvergleich der Beschleunigungen (Ampli-
tudenverlauf 2. Motorordnung) Hilfsrahmen vorne (Abbildung 6.23(a): x-Richtung,
Abbildung 6.23(b): y-Richtung und Abbildung 6.23(a): z-Richtung) fiir das Modell
mit elastisch gelagertem Hilfsrahmen und elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe
(HAG & Hilfsrahmen gelagert)
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s Hochlauf 3. Gang: Hilfsrahmen hinten X 3 Hochlauf 3. Gang: Hilfsrahmen hinten Y
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Abbildung 6.24: Messungs- und Rechnungsvergleich der Beschleunigungen (Ampli-
tudenverlauf 2. Motorordnung) Hilfsrahmen hinten (Abbildung 6.24(a): x-Richtung,
Abbildung 6.24(b): y-Richtung und Abbildung 6.24(c): z-Richtung) fiir das Modell
mit elastisch gelagertem Hilfsrahmen und elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe
(HAG & Hilfsrahmen gelagert)
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s Hochlauf 3. Gang: Hinterachsgetriebe vo. li. X s Hochlauf 3. Gang: Hinterachsgetriebe vo. li. Y
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Abbildung 6.25: Messungs- und Rechnungsvergleich der Beschleunigungen (Ampli-
tudenverlauf 2. Motorordnung) Hinterachsgetriebe vorne links (Abbildung 6.25(a):
x-Richtung, Abbildung 6.25(b): y-Richtung und Abbildung 6.25(c): z-Richtung) fiir
das Modell mit elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe (HAG gelagert) und dem
Modell mit elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe und Hilfsrahmen (HAG & HRH
gelagert)
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Abbildung 6.26: Messungs- und Rechnungsvergleich der Beschleunigungen (Ampli-
tudenverlauf 2. Motorordnung) Hinterachsgetriebe hinten links (Abbildung 6.26(a):
x-Richtung, Abbildung 6.26(b): y-Richtung und Abbildung 6.26(c): z-Richtung) fiir
das Modell mit elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe (HAG gelagert) und dem
Modell mit elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe und Hilfsrahmen (HAG & HRH
gelagert)
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Abbildung 6.27: Messungs- und Rechnungsvergleich der Beschleunigungen (Ampli-
tudenverlauf 2. Motorordnung) Hinterachsgetriebe hinten rechts (Abbildung 6.27(a):
x-Richtung, Abbildung 6.27(b): y-Richtung und Abbildung 6.26(c): z-Richtung) fiir
das Modell mit elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe (HAG gelagert) und dem
Modell mit elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe und Hilfsrahmen (HAG & HRH
gelagert)
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7. Aufbau eines Offline-Modells fur
das Gerauschphanomen Boom

Dieses Kapitel gliedert sich in fiinf Teilkapitel. Zu Beginn werden die Herkunft
und Ableitung des Basismodells erlautert. Dabei wird auch ndher auf den Aufbau,
die Modellbildung und Parametrierung eingegangen. Danach wird die schrittweise
Modellvalidierung und -verbesserung zusammengefasst. Es folgen dabei detaillier-
te Untersuchungen zum dynamischen Verhalten von nichtlinearen Teilsystemen des
Antriebsstranges. Aus den Analysen abgeleitet, kann eine verallgemeinerbare Vorge-
hensweise zur Simulation von Schwingungen in Antriebssystemen definiert werden.
Wie schon im vorangegangenen Kapitel 6.8 , Echtzeitfahige Antriebsstrangmodelle
fiir Schwingungsuntersuchungen® gezeigt, wird die Methode der Parameteridentifi-
kation iiber einen systematischen Messungs- und Rechnungsabgleich, basierend auf
nichtlinearer Optimierung, auch auf das detaillierte Offline-Modell iibertragen und
angewendet. Die Methode muss dazu jedoch erweitert und angepasst werden. Am
Ende werden die Ergebnisse basierend auf der schrittweisen Modellvalidierung und
dem systematischen Messungs- und Rechnungsabgleich zusammengefasst und mit
den Ergebnissen des Echtzeit-Modells verglichen und diskutiert.

7.1 Basismodelle fiir Schwingungsuntersuchungen im
Antriebsstrang

In der industriellen Praxis werden die MKS-Modelle fiir Schwingungsuntersuch-
ungen im Antriebsstrang iiblicherweise aus Fahrdynamik-Modellen zur Untersu-
chung des Fahrverhaltens (Quer- und Langsdynamik) abgeleitet, sofern nicht bereits
Simulationsmodelle von Vorgiangerfahrzeugen oder Derivaten zur Verfiigung stehen.
Fahrdynamikmodelle weisen fiir deren Anwendung angepasste und entsprechend de-
taillierte Abbildungen der relevanten Teilsysteme wie vor allem von Radaufhdngung
und Reifen auf. Die Abbildung des Reifens, als Schnittstelle zwischen dem Fahr-
zeug und der Umwelt (Strafe), wird fiir die Optimierung der Fahrzeugléings- und
querdynamik hiufig iiber ,steady state Reifenmodelle [167] abgebildet. Im Bereich
der Radaufhingung wird die Achskinematik und -elastokinematik unter Beriick-
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sichtigung des elastischen Verhaltens von Fahrwerkslenkern, sofern dieses fiir die
Radfiihrung von Bedeutung ist, beriicksichtigt. Fahrdynamische Untersuchungen
stellen iiblicherweise tieffrequente Schwingungsphénomene (< 10 Hz) dar und die
Fahrzeugquer- und -langsdynamik kann mit derartigen Modellansidtzen mit ausrei-
chender Ergebnisqualitit abgebildet werden. Mit Hilfe der Mehrkorpersimulation
kann somit das zu erwartende Fahrverhalten und die Stabilitdt des realen Fahrzeugs
simuliert und optimiert werden.

Der Antriebstrang von Simulationsmodellen zur Untersuchung der Quer- und
Langsdynamik ist iiblicherweise stark reduziert und vereinfacht. Das Antriebsmo-
ment des Verbrennungsmotors wird haufig iiber ein Kennfeld mit Drehzahl und
Lastabhéngigkeit modelliert (Mittelwertmodell). Die Momenteniibertragung zu den
Rédern ist meist mit wenigen Massen, welche iiber ideale Feder Dampfer Elemen-
te verbunden sind, implementiert. Fiir die Modelle von Getriebe und Achsgetriebe
werden kinematische Ubersetzungen zu Grunde gelegt. Die Momenteniibertragung
und -aufteilung vom Antriebsaggregat zu den Rédern kann damit fiir Fahrdynamik-
untersuchungen ausreichend abgebildet werden.

Fiir Untersuchungen von Schwingungen im Antriebsstrang im Frequenzbereich
bis 150 Hz miissen derartige Basismodelle verfeinert werden. Es muss dazu sowohl
die Anregung als auch das Ubertragungsverhalten in den Fahrzeugaufbau im Fre-
quenzbereich bis ca. 150 Hz verbessert werden. Bei der Simulation von Drehschwin-
gungen und damit verbundenen Gerduschphidnomenen ist die Haupterregerquelle
die Drehungleichféormigkeit der Verbrennungskraftmaschine. Fiir die Analyse von
fahrbahnerregten Schwingungen, die in dieser Arbeit aber nicht n&her betrachtet
werden, sind die Modelle in vergleichbarer Weise, mit dem Fokus Radaufhidngung
und Hochdynamik unter Einbezug des Reifens, zu verfeinern.

Uber das dynamische Ubertragungsverhalten der verschiedenen Teilsysteme wer-
den die Schwingungen des Antriebsstranges abhingig vom Systemzustand entweder
verstirkt oder verringert(geddmpft). Fiir eine genaue Abbildung des betrachteten
Geréduschphénomens Boom sind alle relevanten Teilsysteme mit ihrem grofstenteils
nichtlinearen Ubertragungsverhalten in entsprechender Qualitit abzubilden.

Das in dieser Arbeit verwendete MKS-Basismodell ist in einer kommerziell erhalt-
lichen Mehrkorpersimulationssoftware (MSC ADAMS [204]) aufgebaut und besteht
rein aus Starrkorpern. Dieser Stand von Detaillierung und Bedatung sind typisch
fiir die ersten Berechnungsphasen im Entwicklungsprozess von Antriebsstréangen.
Das Motormodell ist bereits dazu ausgelegt die Anregung der Gas- und Massenkraf-
te abzubilden. Es besteht aus dem Gehduse und dem Kurbeltrieb mit kinematischen
Bindungen und ist gegeniiber der Karosserie an den Lagerstellen mit Feder-Dampfer
Elementen (Kraft-Weg-Gesetze und ideale viskose Dampfungen) aufgehéngt. Auf die
Kolben wirken, in Abhéngigkeit des Kurbelwinkels und der aktuellen Drehzahl iiber
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Dynamische Freiheitsgrade 134
Anzahl der bewegten Korper | 121
Anzahl der Bindungen* 136

Tabelle 7.1: Eigenschaften des MKS-Basismodells (*je Bindung koénnen mehrere
FHG eingeschrénkt werden)

ein hinterlegtes Kennfeld, die Gaskréfte.

Das Zweimassenschwungrad besteht aus der Priméar- und Sekunddrmasse ver-
bunden mit einer ideal elastischer Feder und einem ideal viskosem Dampfer (Kelvin-
Voigt Modell).

Das Getriebe und PTO (Leistungsverzweigung - Power Take Off)besteht aus
mehreren Massen, welche iiber zwei kinematische Ubersetzungen (Primiir und Se-
kundériibersetzung) und idealen Feder-Dampfer Elementen gekoppelt sind. Die ge-
teilte Kardanwelle und die beiden Hardy Scheiben bestehen jeweils aus 2 Massen.
Die Verbindung der einzelnen Massen erfolgt iiber lineare Steifigkeiten und entspre-
chende Bindungen (Knickfreiheitsgrad Hardy Scheiben und Gleichlaufmittelgelenk).
Aufserdem ist die Kardanwelle iiber das Mittelgelenk gegeniiber dem Fahrzeugaufbau
elastisch gelagert (3 dimensionale Feder-Déampfer-Elemente mit hinterlegten Kraft-
Weg-Gesetzen).

Das Modell der Haldex-Kupplung verbindet die Eingangs- und Ausgangswelle
starr und lasst damit keinen Schlupf zu. An die Haldex-Kupplung schlieftt das Hin-
terachsdifferential bestehend aus Massen fiir die Zahnrider, kinematischer Abbil-
dung des Winkeltriebs und der Differentialbedingungen an (Momentenverteilung).
Zusammen sind die Haldex-Kupplung und das Achsgetriebe als Hinterachsgetriebe
(Starrkorper) gegeniiber dem Hilfsrahmen elastisch gelagert (3 Lagerstellen, wobei
die Gummimetalle iiber Kraft-Weg-Gesetze und ideale viskose Dampfungen abge-
bildet werden).

Als Reifenmodell wird die Pacejka Formel verwendet und der Aufbau (Karosse-
rie) ist als Starrkorper, mit entsprechenden Anbindungen zu den Lagerstellen Motor-
getriebeverband, Hilfsrahmen Hinterachse, Vorderachsradaufhingung, Kardanwel-
lenmittelgelenk und Léngslenker Hinterachse modelliert. Abbildung 7.1 gibt einen
Uberblick iiber den Modellaufbau und Tabelle 7.1 iiber die Anzahl der Freiheitsgra-
de, Bindungen und Korper.
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Abbildung 7.1: Basis MKS-Gesamtfahrzeugmodel zur Untersuchung von Schwingun-
gen des Antriebsstranges
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7.2 Schrittweise Modellvalidierung und -verbesser-
ung

In |78, 80| sind vom Autor dieser Arbeit an diesem Modell durchgefiithrte Mo-
dellverfeinerungen und -validierungen detailliert beschrieben. Es sei hier nachfolgend
eine Zusammenfassung der durchgefiihrten Untersuchungen und ein Uberblick iiber
die daraus geschlossenen Riickschliisse auf Modellbildung und Ergebnisqualitéit an-
gefiihrt.

Fiir den Modellabgleich wurde auf eine systematische Vorgehensweise [78] zu-
riickgegriffen, bei welcher eine schrittweise Modellvalidierung der einzelnen Subsy-
steme durchgefiihrt wird. Im Anschluss an die Modellverifikation und -verbesserung
auf Teilsystemebene wird das verdnderte Subsystem wieder im Gesamtmodell be-
rechnet und der Messung gegeniibergestellt (Abbildung 7.2).

Die Berechnungen des Gesamtsystems werden mit Messungen auf der Akustik-
rolle gegeniibergestellt. Bei den Messungen wurden sowohl die Drehschwingungen
als auch Beschleunigungen an den Koppelstellen zum Fahrzeugautbau aufgezeich-
net (vergleiche mit Kapitel 5.2 Experimentelle Untersuchungen® ). Das Mandover
auf der Rolle entspricht dem Fahrmanover in der Simulationsumgebung. Es handelt
sich um eine Beschleunigung unter Volllast im 3. Gang mit einer Fahrbahnsteigung
von 5%. Die Ergebnisse der Berechnung und Messung werden im Frequenzbereich
mittels FF'T analysiert. Fiir den Vergleich werden die Amplitudenverldufe der domi-
nierenden 2. Motorordnung verglichen. Diese weist im Frequenzbereich bis ca. 100
Hz deutlich erkennbar die grofste Anregung auf.

Uber eine detaillierte Analyse der Teilsysteme des Gesamtmodells und den Ab-
weichungen zwischen Messung und Rechnung sowohl auf Gesamtmodell- als auch auf
Teilmodellebene kénnen Modellverbesserungen abgeleitet werden. Die Teilsysteme
werden iiber gezielte Parameter- und Sensitivitdtsstudien hinsichtlich ihres Schwin-
gungsverhaltens und nichtlinearen Ubertragungsverhaltens analysiert und schritt-
weise verbessert. Nach dem ein Teilsystem validiert wurde, wird das Gesamtmodell
neu berechnet und mit den Gesamtfahrzeugmessungen verglichen. Aufgrund der
moglichen gegenseitigen Beeinflussung der Teilsysteme (Laschet et all. |134, 135,
136, 137]) ist es wichtig, dabei immer Ergebnisse des Gesamtmodells zu vergleichen.
Nach Abschluss der Analyse der relevanten Teilsysteme und nach Vorliegen der
beim Vergleich Messung mit Rechnung auf Gesamtmodellebene gewiinschten Er-
gebnisqualitat ist die schrittweise Modellverbesserung abgeschlossen. Es resultiert
ein verbessertes und mit Messungen validiertes Modell. Uber die schrittweise durch-
gefiihrten Modellvalidierungen wird eine verallgemeinerbare Vorgehensweise fiir die
Phanomenabbildung definiert werden. Diese kann auch fiir den Modellabgleich von
dhnlichen Gerduschphidnomenen angewendet werden.
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MKS-Basismodell Hochlaufberechnung
nichtlinear (Zeitbereich)

Validierungsmessungen T
Akustikrolle Gegenuberstellung im
Frequenzbereich, Analyse

Abweichung Messung -
Rechnung

akzeptabel

ja

Schrittweise Sensitivitatsanalyse und Ein-
Modellver- flussstudien f. Teilmodelle
feinerung +

Sensitivitatsanalyse und Ein-
flussstudien f. Teilmodelle

Abgestimmtes und

mit Messungen —
validiertes Modell

Abbildung 7.2: Schrittweise systematische Vorgehensweise fiir den Abgleich zwischen
Messung und Rechnung

Im Zuge der schrittweisen Verbesserung des Gesamtfahrzeugmodells wurden das
Reifenmodell, die Achskinematik und -elastokinematik, die Haldex-Kupplung, die
Kardanwelle und die Hinterachsradaufhéngung mit Zwischenrahmen im Detail ana-
lysiert (elastisches Verhalten der Rahmenstruktur und das Ubertragungsverhalten
von Gummimetallen). Folgende Aspekte werden betrachtet:

Achskinematik und -elastokinematik

Uber die Achskinematik und -elastokinematik wird die riumliche Bewegung des
Rades gegeniiber dem Fahrzeugaufbau und der Fahrbahn in Abhéngigkeit der angrei-
fenden Kréfte definiert. Die Konstruktion der Radaufthingung mit den Anlenkungs-
punkten der Fahrwerkslenker zum Fahrzeugaufbau bestimmen Ort und Richtung
der Schnittkrafte zwischen Fahrwerk und Karosserie.
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Abbildung 7.3: Messungs- und Rechnungsvergleich der Radnormalkraft und Radfe-
derrate |77]

Uber den Vergleich von am Achsmesspriifstand gemessener und mittels MKS-
Simulation gerechneter Radfederrate, Sturz und Vorlaufwinkel kénnen die Achski-
nematik und -elastokinematik validiert werden. Uber die korrekte Abbildung der
Achskinematik und -elastokinematik kann indirekt bestétigt werden, dass Ort und
Richtung der in den Aufbau eingeleiteten Krifte korrekt sind. Es kann jedoch keine
Aussage iiber das Schwingverhalten (Eigenfrequenzen, Dadmpfung) gemacht werden,
da ein quasistatisches Einfedern durchgefiihrt wird.

Haldex-Kupplung

Im Basismodell ist die Haldex-Kupplung als starre Verbindung zwischen der
Antriebsseite (Kardanwelle) und der Abtriebsseite (Eingang Hinterachsdifferential)
modelliert. Aufgrund ihres Aufbaus und Funktionsprinzips (Vergleiche Kapitel 4
,Beschreibung des Versuchstrigers* ) ist zum Druckaufbau und sperren der Kupp-
lung immer eine Drehzahldifferenz zwischen Vorder- und Hinterachse notwendig.
Damit kann die Haldex-Kupplung nie vollkommen geschlossen sein und Moment
iibertragen. Es muss somit immer ein Schlupf zwischen Eingang und Ausgang ver-
bleiben um ein Moment zu iibertragen. Damit ist nicht auszuschliefen, dass der
Schlupf in der Kupplung auch das Drehschwingungsverhalten beeinflusst.
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Abbildung 7.4: Messungs- und Rechnungsvergleich der Drehungleichférmigkeit Kar-
danwelle hinten mit starrer und schlupfender Haldex-Kupplung [77]

Berechnungsvarianten mit idealisierter geschlossener und schlupfender Kupplung
zeigen fiir die Auswertung der Drehschwingungen im Bereich Kardanwelle und am
Rad nur geringe Unterschiede in den Amplitudenverldufen. Fiir die Volllastbeschleu-
nigung kann damit der Einfluss des Schlupfes vernachlissigt werden und eine Model-
lierung mit fixierter Haldex-Kupplung ist ausreichend fiir eine korrekte Abbildung
des Drehschwingungsverhaltens. Die Analyse der Rollenkréfte bestétigt aukerdem
annihernd gleichverteilte Momente zwischen Vorder- und Hinterachse (Abbildung
7.4).

Modell Hinterachsradaufhdingung

Hinsichtlich der Schwingungsanregung im Bereich der Hinterachse ist der Hilfs-
rahmen von besonderem Interesse, da er einerseits das Hinterachsgetriebe zum Fahr-
zeugaufbau zwischenlagert und damit entkoppelt. Ebenso sind die Lenker der Hinter-
achsradaufhingung am Hilfsrahmen angebunden. Eine Ausnahme stellt der Léngs-
lenker dar, der direkt mit der Karosserie verbunden ist, um eine steife Lingsab-
stiitzung des Fahrwerks zu gewéhrleisten. Im Bereich der Hinterachse kann sich der
Hilfsrahmen und der Langslenker aufgrund des geometrischen Aufbaus unter Bela-
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stungen verformen und zu globalen Eigenschwingungen angeregt werden. Um diesen
Einfluss zu Untersuchen wurden der Hilfsrahmen und die Langslenker als elastische
Korper in das Modell eingebunden. Die Analyse des Eigenschwingungsverhaltens
zeigt fiir beide Bauteile, dass die ersten Moden deutliche auferhalb des betrachte-
ten Brumm-Frequenzbereiches liegen (200 Hz). Dennoch zeigen Berechnungsver-
gleiche mit flexiblen und starren Hilfsrahmen, dass es einerseits zu unterschiedlichen
Kraftamplituden und anderen Kraftrichtungen (gednderte Anbindungsposition) zu
den Nachbarsystemen (vor allem Fahrzeugautbau) kommt. Mit diesen Untersuchun-
gen kann bestitigt werden, dass fiir den Hilfsrahmen Hinterachse und Langslenker
kein direkter Eigenschwingungseinfluss besteht, dass jedoch ein erheblicher Einfluss
aufgrund der elastischen Verformung mit verdnderten Richtungen und Amplituden
der Kréfte besteht (Abbildung 7.5).

Im Bereich der Hinterachse wurde in einem weiteren Schritt auch das nichtli-
neare Ubertragungsverhalten der Elastomerlager untersucht. Die dynamische Ver-
messung relevanter Lager zeigt einen nicht unerheblichen Anstieg der Steifigkeit um
den Faktor 1,5 bis 2,0 iiber der Frequenz, der auch in der Literatur beschrieben ist
[51, 228|. Durch die Einbindung der dynamischen Steifigkeit bei 50 Hz unter den
im Betrieb auftretenden Vorlasten, konnte der Messungs- und Rechnungsvergleich
erheblich verbessert werden. Vor allem im unteren Drehzahlbereich zeigt sich eine
deutlich bessere Abbildung des Schwingungsverhaltens im Vergleich zur Messung.
Der Einfluss der Modellbildung und Parametrierung Elastomerlager im Bereich Hin-
terachse wurde noch weiter in [81] analysiert und wird in nachfolgenden Kapitel 7.4
»Aufbau eines Offline-Modells fiir das Gerduschphinomen Boom* noch genauer er-
lautert und dargestellt.

Kardanwellenmodell

Die im Echtzeit-Modell untersuchte Vorgehensweise mit elastischen Koérpern im
Bereich der Kardanwelle wurden auch auf das Offline-Modelle iibertragen. Die Ana-
lyse der Berechnungsergebnisse verglichen mit dem Basismodell (2 Massenschwinger
Kardanwelle) zeigt wie bereits schon bei den Echtzeit-Modellen dargestellt grofere
Abweichungen zur Messung. Die Eigenschwingung des Tilgers kann aufgrund ei-
nes nicht korrekten Drehschwingungsverhaltens am hinteren Ende der Kardanwelle
nicht korrekt wiedergegeben werden. Mit flexiblen Korpern wird das Drehschwin-
gungsverhalten deutlich besser abgebildet. Zudem konnen mit dem Modell auch
Biegeschwingungen untersucht werden, wie noch gezeigt werden soll.

Reifenmodell

Beim Echtzeit-Modell wurde bereits eine detaillierte Analyse des Reifenmodells
durchgefiihrt. Durch die Einbindung der Nachgiebigkeit des Reifenlatsches in Langs-
richtung iiber eine Elastizitit (Feder) konnte das Schwingungsverhalten im Ver-
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Drehschwingungen:

Verfeinerung des Kardanwellenmodells ++
Reifenmodell (Empirisch /Physikalisch) 0
Schlupf Haldex-Kupplung 0

Beschleunigungen Hinterachse (Hilfsrahmen, Léngslenker)
Anregungsidnderung(Kréfte) aufgrund des elastischen Verhaltens | ++
Eigenschwingungsverhalten (elastisch) 0

dyn. Steifigkeit Elastomerlager ++

Tabelle 7.2: Zusammenfassung der schrittweisen Modellvalidierung und deren Aus-
wirkung auf den Vergleich mit Messergebnissen (++ ...stark, 0 ...kaum) [78]

gleich zur Messung deutlich verbessert werden. Diese Modellrichtlinien wurden beim
Offline-Modell bereits beriicksichtigt. Zusatzlich wurde mit dem physikalischen Rei-
fenmodell FTire analysiert, ob durch ein sehr detailliertes Reifenmodell noch weitere
Modellverbesserungen vor allem in Hinblick auf hohere Frequenzen (30 - 100 Hz)
erreicht werden konnen. Der Vergleich der Drehschwingungen (Abbildung 7.6) zwi-
schen einem FTire Reifenmodell mit der Dimension 205 55 R16 mit einem gleichem
Pacejka Modell und dem originalem Pacejka-Modell (195 65 R15) zeigt ein fast iden-
tisches Verhalten '. Sowohl das Drehschwingungsverhalten im Resonanzbereich (ca.
45 Hz), als auch das Abklingverhalten bei grofseren Frequenzen wird fast identisch
abgebildet. Das Drehschwingungsverhalten wird damit mit dem Pacejka Reifenmo-
dell mit ausreichender Ergebnisqualitit wiedergegeben.

Tabelle 7.2 gibt einen Uberblick iiber die durchgefiihrten Modellvalidierung und
deren Auswirkung auf die Verbesserung der Ergebnisqualitit.

7.3 Analyse des nichtlinearen Schwingungsverhal-
tens im Antriebsstrang

Im Bereich des Triebstranges gibt es zahlreiche Teilsysteme, die ein stark nicht-
lineares Ubertragungsverhalten aufweisen. Von besonderem Interesse fiir die in die-
ser Arbeit untersuchte Antriebskonfiguration ist die Abbildung des Zweimassen-
schwungrades und der Elastomerlager, die zur Aggregatlagerung und zur Anbindung
der Lenker im Bereich des Fahrwerks eingesetzt werden. Nachfolgend wird auf die
Modellbildung und -parametrierung dieser beiden Systeme ndher eingegangen und
das nichtlineare Ubertragungsverhalten noch im Detail analysiert.

!Fiir den Abgleich stand nur ein FTire Modell mit #hnlicher Dimension zur Verfiigung
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7.3.1 Modellbildung und Simulation des Zweimassenschwung-
rades

Das Zweimassenschwungrad ermdoglicht eine deutlich bessere Schwingungsabkop-
pelung der Verbrennungskraftmaschine gegeniiber dem restlichen Antriebsstrang als
konventionelle Torsionsddmpfer, die nur in einem begrenztem Drehzahlbereich wir-
ken. Es kann damit der Schwingungskomfort hinsichtlich Brummen und Rasseln
deutlich verbessert werden (Vergleiche Kapitel 1.2 ,Einleitung“ ).

Das im Versuchsfahrzeug verbaute Zweimassenschwungrad (ZMS) ist ein heute
standardméafig verwendetes Bogenfeder ZMS. Die Priméar- und Sekundérmasse wird
iiber 2 Bogenfedern, welche in einem Federkanal in der Primé&rmasse gefiihrt werden,
verbunden. In der Simulation werden fiir das ZMS verschiedenste Ansétze verwendet:

e Variante 1: Lineare Feder-Dampferelemente (Kelvin-Voigt-Modell)

e Variante 2: Nichtlineare Feder-Dampfer-Elemente (Kraft-Weg-Gesetz) mit Mo-
dellierung der Leerlaufabkoppelung und des Anschlages

e Variante 3: Nichtlineare Feder-Dampfer-Elemente mit drehzahlabhéngigen Stei
figkeits- und Dampfungswerten zur Abbildung des Fliehkrafteinflusses

e Variante 4: Physikalische ZMS Modelle mit Berticksichtigung der Federmasse,
der Reibung im Kanal und von Kontakten

Die Modellierung der ersten 3 ZMS Varianten ist in géngigen MKS-Simulations-
umgebungen verhéltnisméfkig einfach, da hierfiir bereits vorhandene Verbindungs-
elemente (Torsionsfeder und -ddmpfer) zur Verfiigung stehen. Die Parametrierung
von Variante 1 und 2 kann iiber die vorhandenen statischen Kennlinien (Moment
iber Winkel) ebenfalls einfach durchgefiithrt werden. Fiir die Parametrierung von
Variante 3 sind iiblicherweise keine Kennlinien vorhanden, welche die Abhéngigkeit
der Steifigkeit und Dampfung von der Drehzahl beschreiben. Eine Vermessung des
Zweimassenschwungrades auf einem speziellen Komponentenpriifstand, wo derartige
Kennlinien experimentell ermittelt werden kénnen, ist kosten- und zeitintensiv und
nur {iber spezielle Versuchseinrichtungen moglich [207].

Lineare Feder-Dampferelement werden iiblicherweise fiir Eigenschwingungsana-
lysen des Antriebsstranges verwendet. Dazu wird der gesamte Triebstrang als Tor-
sionsschwingerkette abgebildet und kann hinsichtlich der ersten Schwingungsformen
(Ruckeln) analysiert werden [193]. Um den Schwingungskomfort detaillierter und
genauer untersuchen zu konnen, z. B. hinsichtlich der Leerlaufabkoppelung und des
Anschlagverhaltens, ist es notwendig den nichtlinearen Momentenverlauf iiber dem
Drehweg einzubinden [18, 194].
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Mit einem physikalischen ZMS Modell kann das nichtlineare dynamische Ver-
halten ebenfalls detailliert untersucht werden [127, 187, 218|. Beim Modellaufbau
miissen die relevanten mechanischen Phinomene korrekt abgebildet werden:

e Masseeinfluss der Feder

Reibung der Feder im Federkanal gegeniiber der Primarmasse

Fliehkrafteinfluss der Feder aufgrund der Rotation

Radiale Kraft beim Stauchen der Feder

Kontakt zwischen den Federmassen, der Priméar- und Sekundarmasse.

Abbildung 7.7 zeigt die am an der Federmasse m,, angreifenden Kréfte. Es be-
zeichnen Fgp die Feder- und Dampferkréfte zwischen den Federmassen. Diese kon-
nen in eine tangentiale und radiale Kraft zerlegt werden. Durch die Rotation des
ZMS wirkt auf die Federmasse die Fliehkraft F;. In Tangentialrichtung sind zu-
satzlich auch noch die Trégheitskrifte der Federmasse aufgrund der aktuellen Be-
schleunigung zu beriicksichtigen. Alle Kraftanteile in radialer Richtung multipliziert
mit dem Reibwert ergeben die Reibkraft zwischen Primérmasse und Federmasse. Die
Richtung der Reibungskraft j- Fy ,, ergibt sich aufgrund der Relativgeschwindigkeit.

Der Modellaufbau von physikalischen ZMS Modellen ist in der Literatur detail-
liert beschrieben [127, 187, 218|. Das hier aufgebaute physikalische Modell ist an
eine derartige Vorgehensweise angelehnt und direkt in der MKS-Umgebung aufge-
baut. Diese Vorgehensweise hat den Vorteil, dass keine Subroutinen programmiert
und implementiert werden miissen und dass auch keine Co-Simulation notwendig
ist. Damit kann eine einfache Handhabung des Modells gewéhrleistet werden. Das
Modell ist parametrisiert aufgebaut und erlaubt es iiber eine Eingabemaske die Mo-
dellparameter wie Durchmesser, Massen, Reibung, Kontaktbedingungen usw. ein-
fach festzulegen.

Abbildung 7.8 zeigt den ZMS Modellaufbau in der MKS-Umgebung ADAMS.
Die beiden Bogenfedern sind dabei iiber je 7 Massen diskretisiert. Die Masseanzahl
wurden auf Basis von Anhaltswerten aus der Literatur gewahlt |218]. Die einzel-
nen Federmassen der beiden Bogenfedern sind mit Feder-Démpferelementen ver-
kniipft. Durch das Kriftegleichgewicht und den Fliehkrafteinfluss ergibt sich die
radiale Kraftkomponente je Masse, welche in die Berechnung der Kontaktreibung
zwischen der Federmasse und der Primédrmasse eingeht. Die Reibung zwischen den
Federmassen und dem Federkanal (Primarmasse) ist direkt im ,Revolute Joint* zwi-
schen Priméarmasse und Federkanal implementiert. Als Reibradius ist der Federka-
nalradius definiert. Die Parameterwerte fiir Gleit- und Haftreibung werden iiber die
Eingabemaske fiir die Modellparameter gesetzt. Die einzelnen Federmassen sowie die
Anbindung iiber die beiden Absitze an den Enden der beiden Federkanile sind mit
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ZMS Model Modellbildung | Parametrierbarkeit
Lineares Feder-Dampfer-Element 0 0
Nichtlineares Feder-Dampfer-Element 0 +
Nichtlineares drehzahlabhingiges

Dampferelement + ++
physikalisches ZMS Modell ++ +

Tabelle 7.3: Bewertung der Modellbildung und Parametrierung von verschiedenen
Modellansétzen fiir das Zweimassenschwungrad (++ ...grofker Aufwand bzw. Pa-
rameterermittlung schwierig)

in der MKS-Umgebung vordefinierten Kontaktelementen verbunden. Die Parameter
fiir Kontaktsteifigkeit, Eindringtiefe und Kontaktdidmpfung werden wie schon bei
den Reibelementen iiber die globale Parametereingabe definiert.

Der Grofsteil der Parameterwerte ist aus den Konstruktionsdaten und statischen
Kennlinien ermittelbar. Fiir die Reibung im Federkanal wird in der Literatur ein
Wert von ca. 0.1 (Stahl auf Stahl geschmiert) vorgeschlagen [129]. Fiir die Kontakt-
bedingungen wurden fiir die Steifigkeiten und Dampfungen Werte aus der Standard-
literatur gewahlt [51].

Die Modellbildung und Parametrierung der verschiedenen ZMS Modelle kann
folgendermalfsen zusammengefasst und beurteilt werden:

Den grofiten Aufwand (Bewertung mit ++ in Tabelle 7.3.1) in der Modellbil-
dung bereitet das physikalische Modell. Die restlichen Modelle sind vergleichsweise
einfach (bewertet mit + bzw. 0) zu erstellen. Die Parametrierbarkeit des linearen
und nichtlinearen Feder-Dampferelementes ist einfach (bewertet mit 0) iiber die sta-
tischen Kennlinien, die iiblicherweise vorhanden sind, durchzufiihren. Beim physi-
kalischen ZMS Modell sind eine Vielzahl von Parametern notwendig, jedoch koénnen
diese aus der Konstruktion und den statischen Kennlinien ermittelt werden. Fiir die
Reibkoeffizienten und die Kontaktparameter gibt es Anhaltswerte in der Literatur
welche als quasi konstant zu betrachten sind. Fiir eine drehzahlabhidngige Steifigkeit
und Dampfung ist die Ermittlung der Parameter schwierig (bewertet mit ++), da
Messwerte iiblicherweise nicht vorhanden sind. Nachfolgend wird eine Vorgehenswei-
se gezeigt, wie der drehzahlabhéngige Steifigkeits- und Dampfungsverlauf aus den
Ergebnissen des physikalischen ZMS Modells einfach und effizient ermittelt werden
kann [51].

Die Vorgehensweise beruht auf der Analyse der Momenten-Winkel-Hysterese-
schleifen bei verschiedenen Drehzahlen (Abbildung 7.9). Aus der Hystereseschleife
werden die dynamische Steifigkeit und der Verlustwinkel ermittelt. Der Verlustwinkel
kann dann iiber die Steifigkeit und Frequenz in eine viskose Démpfung umgerechnet
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werden.

Der Verdrehwinkel kann iiber die relative Verdrehung zwischen Primér- und Se-
kundirmasse ermittelt werden. Das Moment zwischen den beiden Schwungmassen
(Mzns) kann nicht direkt berechnet werden, da sich dieses aus verschiedenen Antei-
len zusammensetzt (Reibkrifte im Federkanal, Federkrifte, Massenkréfte der Feder-
elemente). Uber das Schnittmoment zwischen Kurbelwelle und Primérmasse (Mgw)
und die Beschleunigung der Primarmasse (wp,;) kann das gesuchte Moment iiber das
Momentengleichgewicht an der Primérmasse wie folgt ermittelt werden:

Mygw + Mzyms = Jpriwpyi. (7.1)

Die dynamische Steifigkeit ¢4y, und der Verlustwinkel ¢ werden nach [51] iiber fol-
gende Zusammenhinge ermittelt:

M
Cdyn = a (72)
. AHysterese)
=arcsin | ———— | . 7.3
¢ ( Mam (7:3)
Der Verlustwinkel ¢ kann iiber
Sin OCayn
d=—7""—=— 7.4
2mw (74)

direkt in eine viskose Dampfung umgerechnet werden. Fiir die Kreisfrequenz w wurde
die Frequenz der dominierenden 2. Motorordnung zu Grunde gelegt (siehe Abbildung
7.10).

Die Analyse der dynamischen Steifigkeit und des Dampfungsverhaltens des Zwei-
massenschwungrades zeigt, dass die Steifigkeit iiber der Drehzahl ndherungsweise ex-
ponentiell ansteigt. Die errechnete ideale viskose Dampfung zeigt einen anndhernd
konstanten Verlauf iiber der Drehzahl. Betrachtet man direkt den Verlustwinkel, so
zeigt dieser ebenfalls einen exponentiellen Anstieg wie die Steifigkeit.

Die Ergebnisse mit dem physikalischen, nichtlinearen und drehzahlabhidngigen
Modell zeigen das gleiche Verhalten sowohl im Zeit- als auch im Frequenzbereich
(Abbildung 7.11). Mit dem vereinfachten Modell mit drehzahlabhéngiger (frequenz-
abhéngiger) Steifigkeit kann das Schwingungsverhalten des Zweimassenschwungra-
des mit gleicher Genauigkeit wie mit dem physikalischem Modell abgebildet wer-
den. Die ermittelten Kennlinien gelten jedoch nur fiir den untersuchten Lastzustand
und das analysierte ZMS. Das vereinfachte phinomenologische ZMS Modell bietet
einen erheblichen Rechenzeitvorteil und wurde daher auch schon bei der Echtzeit-
Simulation eingesetzt. Mit der eben vorgestellten Vorgehensweise kann der Nachteil
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der Parametrierbarkeit auf Basis eines detaillierteren physikalischen Modells aufge-
hoben werden.

7.4 Modellbildung und Simulation Elastomerlager

Der Fokus dieser Analyse liegt bei Elastomerlagern wie sie zur Schwingungsent-
koppelung im Bereich der Hinterachse verwendet werden. Im Bereich der Motorla-
ger, die heute iiblicherweise hydraulisch ausgefiihrt sind, stehen bereits eine Vielzahl
von detaillierten Modellanséitzen zur Verfiigung [203, 146, 147, 145]. Im Bereich der
Hinterachsradaufthéingung (Hilfsrahmen und Hinterachsgetriebe) werden in der Si-
mulation nach wie vor einfache Kelvin-Voigt Modelle eingesetzt. Mit Nachfolgen-
der Untersuchung soll das nichtlineare Modellverhalten und dessen Einfluss auf die
Schwingungsanregung im Bereich der Hinterachse detailliert untersucht werden.

In der Mehrkorpersimulation stehen zur Abbildung von Elastomerlagern ver-
schiedene Ansétze zur Verfiigung. Haufig werden nach wie vor Kelvin-Voigt Modelle,
die sich aus der Parallelschaltung einer idealen elastischen Steifigkeit und Viskositét
ergeben, eingesetzt. Beim nichtlinearen Modellverhalten wird meist nur das progres-
sive/degressive Steifigkeitsverhalten tiber Kraft-Weg-Gesetzte beriicksichtigt, jedoch
nicht die nichtlineare Frequenzabhangigkeit.

Bei harmonischer Weganregung g = ¢sinwt ergeben sich fiir ein lineares Feder-
Démpfer Element nach [51] fiir die Steifigkeit ¢ und die Dampfung d folgende Zu-
sammenhénge fiir die resultierende Kraft F'(t):

F(t) = c¢sinwt + dqw cos wt. (7.5)

Die dynamische Steifigkeit cqy, und der Verlustwinkel ¢ ergeben sich durch Trennen
der sin und cos Anteile zu

Cayn = V€ + bw? (7.6)
und

sin ¢ = l%w (7.7)

Das Kelvin-Voigt-Modell generiert unterhalb einer bestimmten Grenzfrequenz f*
gegeniiber dem realen Schwingungsverhalten einen zu geringen Verlustwinkel und
oberhalb einen zu grofen Verlustwinkel. Das Verhalten

. singc
;= 2mb

(7.8)
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ist gleichbedeutend mit einem zu gering geddmpften Systemverhalten bei niedrigen
Frequenzen und mit einem zu stark geddmpften Verhalten oberhalb der Grenzfre-
quenz f*. Die dynamische Steifigkeit cgyy, ist iiber der Frequenz nur minimal anstei-
gend und entspricht damit ebenfalls nicht dem versteifendem Verhalten von Elasto-
merlagern bei hoheren Frequenzen (Abbildung 7.12).

Weitere Modelle zur Abbildung der nichtlinearen Ubertragungseigenschaften sind
in [228] beschrieben. Diese Modelle sind in kommerziellen Mehrkérpersimulations-
programmen noch nicht verfiighar und nur mit erheblichem Mehraufwand imple-
mentierbar (z. B. iiber selbst programmierte Subroutinen). Zudem weisen derartige
Modelle haufig eine grofsere Anzahl von Parametern auf, deren Bestimmung oftmals
schwierig und mit zusatzlichen Unsicherheiten verbunden ist. Derartige Modelle wer-
den in dieser Arbeit nicht verwendet.

In [170] wird ein einfaches Modell zur Abbildung von Elastomer- und Hydrola-
gern beschrieben, welches iiber vorhandene Messungen einfach zu parametrieren ist
und eine iibersichtliche Anzahl von Modellparameter aufweist.

Der Ansatz besteht aus 2 Modulen zur Abbildung der Frequenzabhingigkeit
und Amplitudenabhéngigkeit. Das lineare Modul zur Darstellung der Frequenzab-
hingigkeit stellt eine parallel und Serienschaltung von ideal elastischen Federele-
menten und viskosen Dampferelementen dar. Abbildung 7.13 zeigt die Anordnung
der Feder-Dampfer-Elemente. Es besteht aus 4 Parametern C, «, § und ~:

&

a= c, (7.9a)
da

p= 1 (7.9b)
dy

Die innere Wegkoordinate z kann berechnet werden iiber

st -(:'c—9~z). (7.10)

1+ v
Damit ergibt sich die resultierende Kraft des linearen Moduls Fy;, zu [170]

Das Modul zur Abbildung der Amplitudenabhingigkeit bildet die innere Werk-
stoffreibung im Elastomermaterial ab. Der Ansatz beruht auf einer Logarithmus-
funktion und ist in [170] ndher beschrieben. Das nichtlineare Modul zur Abbildung
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der Amplitudenabhéngigkeit hat 2 Parameter.

Eine Analyse der Verschiebungen in den Elastomerlagern fiir den Volllasthoch-
lauf hat ergeben, dass die Wegamplituden in der Grofenordnung von ca. 0.1 mm
liegen und nur geringfiigige Schwankungen zu héheren oder niedrigeren Amplitu-
den aufweisen. Der Einfluss der Amplitudenabhingigkeit kann damit vernachlassigt
werden und wird im Modell auch nicht beriicksichtigt.

Um jedoch die korrekten Vorlasten bei der Messung zu berticksichtigen, wurden
die Lagerkrifte in den einzelnen Achsrichtungen anhand der Berechnungsergebnisse
analysiert. Unter Verwendung des linearen Modells wurde die Vorlast (Gesamtkraft
- dynamischer Anteil) je Lager und Richtung ermittelt. Bei der dynamischen Ver-
messung am Komponentenpriifstand wurden die gemittelten Werte iiber die Hoch-
laufdauer fiir die Vorlasten als Randbedingung fiir die Messung vorgegeben.

Mit Hilfe der am Komponentenpriifstand durchgefiihrten Messungen unter Be-
riicksichtigung der rechnerisch ermittelten Vorlasten und der abgeschétzten Schwin-
gungsamplituden kann das Lagermodell nach Pfeffer parametriert werden.

Die Identifikation der Modellparameter wird mittels Minimierung der kleinsten
Fehlerquadrate zwischen Messung und Rechnung mit harmonischer Weganregung
durchgefiihrt. Dazu wird sowohl die Abweichung der dynamischen Steifigkeit, als
auch die des Verlustwinkels mit einbezogen. Zusétzlich wurde auch eine Anpassung
nur auf den Verlustwinkel und nur auf die dynamische Steifigkeit alleine durch-
gefiithrt. Bei der kombinierten Abstimmung sind nur Verlustwinkel mit geringeren
Gewichtungsfaktoren angefiihrt, da, wie spiter noch gezeigt wird die Dampfung ver-
glichen mit der Steifigkeit einen nicht so starken Einfluss auf die Ergebnisqualitit
aufweist. Die beiden Summenfunktionen

JAmpl = Z (Am,z - Ar,i>27
J¢ = Z (¢m,z - ¢r,i)2a

welche die Abweichung zwischen Messung A,,, ¢,, und Rechnung A,., ¢, fiir den Ver-
lauf der dynamischen Steifigkeit und des Verlustwinkels iiber der Frequenz darstellen,
konnen iiber die Faktoren A4 und A,hi unterschiedlich gewichtet werden:

(7.12)

J(p) = Aa - Jampl + Ag - Jg, mit p=Cr, e, B,7. (7.13)

Die Ergebnisse der Parameteridentifikation zeigen (Abbildung 7.14), dass eine
gleichwertige Anpassung von dynamischer Steifigkeit (A4 = 1) und Verlustwinkel
(Ay = 1)) grokere Abweichungen bei der Parameteranpassung bewirken. Bei einer
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Anpassung rein auf die dynamische Steifigkeit (A4 = 1 und Ay = 0) bzw. bei Anpas-
sung auf den Verlustwinkel (A4 = 0 und Ay, = 1) zeigt sich, dass dann die Messkurve
entweder fiir die dynamische Steifigkeit oder fiir den Verlustwinkel gut angendhert
wird. Es ergeben sich aber dann deutlichere Abweichungen im Verlauf der nicht
beriicksichtigen Kurve. Mit einer starken Beriicksichtigung der dynamischen Steifig-
keit (A4 = 1) und einer geringeren Beriicksichtigung des Phasenverlaufs (Ay = 0,1
bzw. 0,25) wird die Steifigkeit noch genau abgebildet und der Phasenwinkel auch
noch geniigend genau beriicksichtigt im Vergleich zum Kelvin-Voigt Ansatz. Es er-
gibt sich mit diesem Modellansatz zumindest nicht mehr das stark unterdampfte
Systemverhalten bei niedrigen Frequenzen und das iiberddmpfte Systemverhalten
fiir den oberen Frequenzbereich. Die ermittelten Modellparameter sind fiir die ver-
schiedenen Konfigurationen in Tabelle 7.4 dargestellt.

Hilfsrahmen vorne links in z-Richtung
Parameteranpassung | Steifigkeit Verlustwinkel Gesamt 0,1 Gesamt 0,25
Steifigkeit C; [N/mm]| 1436,9 1436,9 1436,9 1436,9
Parameter a |- 0,250 0,379 0,250 0,265
Parameter 3 |-] 0,439 0,078 0,138 0,086
Parameter 7 [s] 0,439 0,078 0,138 0,086

Tabelle 7.4: Exemplarische Ubersicht der Parameter des linearen Pfeffer Moduls fiir
das Lager Hilfsrahmen vorne links in z-Richtung fiir verschiedene Anpassungskonfi-
gurationen

Zur Bewertung der Ergebnisqualitit wird die bereits vorgestellte Methode zum
automatisierten Abgleich zwischen Messung und Rechnung verwendet (siehe Kapitel
6.7 ,Echtzeitfahige Antriebsstrangmodelle fiir Schwingungsuntersuchungen® ). An-
statt der Drehschwingungen werden nun die gemessenen und berechneten Beschleu-
nigungen herangezogen. Die quadratische Fehlerabweichung zwischen Messung und
Rechnung wird wiederum im Frequenzbereich auf Basis der dominierenden 2. Moto-
rordnung durchgefiihrt. Um alle Messstellen mit gleicher Gewichtung zu bewerten,
werden die Amplitudenverldufe auf den Wertebereich [0, 1] normiert. Die fiir alle
Messstellen aufsummierte normierte quadratische Fehlerabweichung, welche direkt
das Zielfunktional fiir die Optimierung darstellt, kann damit auch zur Bewertung
verschiedener Modell- und Parametervarianten herangezogen werden (siehe auch
Kapitel 3.4 ,,Grundlagen zur Berechnung und Optimierung von Schwingungen in
Antriebssystemen* ).

Folgende Lagermodelle und Parametrierungsvarianten wurden in die Analyse der
Ergebnisqualitat einbezogen:

Eine eindeutige Interpretation der objektiv ermittelten normierten Abweichung
des Messungs- und Rechnungsvergleiches der verschiedenen Modellansidtze und Para-
metervarianten fiir die Elastomerlager im Bereich Hinterachse stellt sich als schwierig
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‘ Modell- und Parametervariante ‘ Kurzbezeichnung ‘
Kelvin Voigt mit statischer Steifigkeit statisch
Kelvin Voigt mit dynamischer Steifigkeit 50 Hz dyn. 50 Hz
Pfeffer Modell mit Anpassung Amplitude Pfeffer Steifigkeit
Pfeffer Modell mit Anpassung Phase Pfeffer Verlustwinkel
Pfeffer Modell mit Anpassung Gesamt
mit Gewichtung Phase 0,1 Pfeffer Gesamt 0,10
Pfeffer Modell mit Anpassung Gesamt
mit Gewichtung Phase 0,25 Pfeffer Gesamt 0,25

Tabelle 7.5: Uberblick iiber die untersuchten Modell- und Parametervarianten fiir
Elastomerlager im Bereich Hinterachse

heraus. Es zeigt sich kein allgemein giiltiger Trend aus den Vergleichen an den ein-
zelnen Positionen und Achsrichtungen. Zieht man zur Bewertung die Gesamtsumme
der einzelnen normierten Abweichungen heran, so ergeben sich fiir die Einbindung
der dynamischen Steifigkeit bei 50 Hz beim Kelvin Voigt Modell die geringsten
Abweichungen zur Messung und damit die grofste Modellverbesserung. Die Model-
lansétze nach Pfeffer mit frequenzabhéingiger Steifigkeit zeigen fiir die Anpassung
auf die dynamische Steifigkeit (,Pfeffer Steifigkeit”) ebenfalls eine deutliche Ver-
besserung (Abbildung 7.14). Fiir die restlichen Varianten mit Anpassung auf den
Verlustwinkel und der Anpassung auf Steifigkeit und Verlustwinkel ergibt sich eine
leichte Verschlechterung. Daraus ldsst sich schliefsen, dass die Beriicksichtigung der
korrekten dynamischen Steifigkeit mehr Gewichtung zukommt als der Einbindung
des korrekten Dampfungsverhaltens (Tabelle 7.6). Auffallend ist auch, dass die Be-
riicksichtigung der dynamische Steifigkeit bei 50 Hz zu einer Verbesserung bei fast
allen Messstellen des Messungs- und Rechnungsvergleiches fiihrt.

Zusatzlich ist erkennbar, dass die Abweichungen bei den Pfeffer Modellansétzen
fiir 6 Messstellen zu besseren Ergebnissen fiihren als die Einbindung der dynamischen
Steifigkeit bei 50 Hz fiir die Standard Kelvin Voigt Modelle. Im Gegenzug dazu gibt
es jedoch einige Lagerstellen an denen sich der Vergleich erheblich verschlechtert.
Dies ist auch der Grund fiir das etwas schlechtere Abschneiden der frequenzabhén-
gigen Lagermodule (Pfeffer Modelle).

Analysiert man z.B. die Messposition Hilfsrahmen hinten in y-Richtung so er-
kennt man, dass zwischen den frequenzabhéingigen Modul mit den versch. Parame-
tervarianten wenig Unterschied zu erkennen ist. Dieser Zusammenhang ist auch beim
Grofsteil der anderen Messstellen gegeben. Die Variante mit dynamischer Steifigkeit
bei 50Hz und die frequenzabhingigen Ansitze zeigen eine deutliche Verbesserung
des Messungs- und Rechungsvergleiches fiir den oberen Drehzahlbereich (> 2000
min~'). Die Charakteristik des Amplitudenverlaufes wird mit einem generell zur
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niedrigeren Amplitudenniveau besser abgebildet.
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Parametervarianten Elastomerlager

1218

= = o o

15| 8|z

AEERF IR

SE|E 22| 2| =

Beschreibung g7 < .S oW ol A A
Langslenker X 0,13 10,03 | 0,03 |0,03]0,03| 0,03 | 0,03
Langslenker Y 0,16 | 0,15 | 0,11 | 0,14 | 0,13 | 0,12 | 0,12
Langslenker Z 0,271 0,23 | 0,22 | 0,23 0,22 | 0,23 | 0,23
Hilfsrahmen vorne X 1,731 1,37 | 0,87 | 1,21 | 1,05 | 0,98 | 1,00
Hilfsrahmen vorne Y 0,19 | 0,12 | 0,07 | 0,10 | 0,07 | 0,09 | 0,07
Hilfsrahmen vorne Z 0,13 0,06 | 0,47 | 0,12 0,26 | 0,30 | 0,29
Hilfsrahmen hinten X 1,28 | 0,65 | 0,50 | 0,64 | 0,60 | 0,55 | 0,57
Hilfsrahmen hinten Y 0,49 10,34 | 0,28 | 0,36 | 0,34 | 0,34 | 0,35
Hilfsrahmen hinten Z 0,16 | 0,44 | 1,18 | 0,64 | 0,93 | 0,98 | 1,03
Hinterachsgetriebe vorne X 1,11 ] 0,55 | 0,61 | 0,54 0,56 | 0,55 | 0,60
Hinterachsgetriebe vorne Y 0,44 10,25 | 1,42 | 0,46 | 0,91 | 1,08 | 1,15
Hinterachsgetriebe vorne Z 0,19 | 0,07 | 0,46 | 0,15 (0,32 | 0,38 | 0,42
Hinterachsgetriebe hinten links X | 0,70 | 0,25 | 0,43 | 0,32 | 0,45 | 0,47 | 0,48
Hinterachsgetriebe hinten links Y | 0,60 | 0,35 | 0,85 | 0,55 ] 0,85 | 0,94 | 0,81
Hinterachsgetriebe hinten links Z 0,14 | 0,14 | 0,38 | 0,22 0,34 | 0,37 | 0,39
Hinterachsgetriebe hinten rechts X | 0,93 | 0,49 | 0,40 | 0,44 | 0,42 | 0,41 | 0,43
Hinterachsgetriebe hinten rechts Y | 0,19 | 0,07 | 0,23 | 0,13 | 0,22 | 0,25 | 0,21
Hinterachsgetriebe hinten rechts Z | 0,15 | 0,49 | 3,01 | 0,83 | 1,70 | 1,97 | 2,35
Summe 8,99 | 6,08 | 11,51 | 7,10 | 9,40 | 10,03 | 10,50

Tabelle 7.6: Ergebnisse mit normierter Abweichung zwischen Messung und Rechnung
fiir verschiedene Modellansitze und Parameterséitze der Elastomerlager Hinterachse
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Schwertlenker:
223,7 Hz: Biegung und leichte Torsion um Langsachse
243,2 Hz: Torsions um Léngsachse

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

—Fx Lager HRV links; Starrkérpermodell
———Fx Lager HRV links; mit flexiblen Bauteilen
—Fy Lager HRV links; Starrkérpermodell
1| ———Fy Lager HRV links; mit flexiblen Bauteilen
4| —Fz Lager HRV links; Starrkérpermodell
—==Fz Lager HRV links; mit flexiblen Bauteilen

k+1

10

FFT von Kraft inN

10¥

1200.0 1400.0 1600.0 1800.0 2000.0 2200.0 2400.0
Motordrehzahl in 1/min

Abbildung 7.5: Analyse der Anregungskréfte aufgrund der Anregung der 2. Motor-

ordnung fiir den Léangslenker mit elastischem und starren Hilfsrahmen und Léngs-
lenker Hinterachse |77
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1| —FTIRE: 205 55 R16
7 | ——Pacejka: 205 55 R16
B —Pacejka: 195 65 R15
o 4
E /3
€ ]
o x
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£ 3
= ]
c -
g J
[
e 3
40.0 50.0 60.0 70.0 80.0

Frequency (Hz)

Abbildung 7.6: Analyse des Einflusses Modellbildung Reifen auf die Drehschwingun-
gen am Rad [77]

Abbildung 7.7: Angreifende Krifte an der Federmasse m,, eines Bogenfeder ZMS
|81], wobei Fy,, die Fliehkraft, Fsp,—1 bzw. Fsp, die an der Federmasse angrei-
fenden Feder- und Dampferkrafte, 1 den Reibkoeffizient und Fl, die Normalkraft
bezeichnet

171



7. Aufbau eines Offline-Modells fiir das Gerduschphinomen Boom

Abbildung 7.8: Parametrisiertes physikalisches ZMS Modell fiir die MKS-Umgebung
ADAMS [81]

Hystereseschleife bei n = 1257 min-
180 T T T

170r : :

160 :

Moment [Nm]
N N N N
N w N (62
o o o o
T T T
| | L

-
[N
o
T
1

1001 B

1 1 1 1 1 |
91&9.5 50 50.5 51 51.5 52 52.5 53 53.5 54
Verdrehwinkel [°]

Abbildung 7.9: Mit physikalischem ZMS Modell berechnete Hystereseschleife (Mo-
ment iiber Winkel) des ZMS bei 2000 min~" [81]
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Auswertung Hystereseschleifen Dampfung
1 T T T T T
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(a) Dampfung

Auswertung Hystereseschleifen Steifigkeit
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(b) Steifigkeit

Abbildung 7.10: Aus den ZMS-Hystereseschleifen ermittelte drehzahlabhiangige Stei-
figkeit 7.10(b) und Dampfung 7.10(a) des Zweimassenschwungrades|81|
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Vergleich ZMS Modelle bei 2000 min-!
2200 ! ! ‘

—Priméarseite ZMS physikalisch
— Sekundarseite ZMS physikalisch
2150 — Sekundérseite ZMS vereinfacht
— Primarseite ZMS vereinfacht

2100 N A
L N ,’\ N
£ 2050 J </ )
£
©
N
'® 2000 :
a

1950 N N y \\J y ]

1900 E

1 1 1 1 | | |

185077 86 7.88 7.9 7.92 7.94 7.96 7.98

time [s]

Abbildung 7.11: Vergleich von Berechnungsergebnissen im Zeitbereich bei 2000
min~! mit physikalischem und vereinfachtem ZMS Modell |81]
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Amplitude
2500
20001
IS
£
Z 1500}
3
2
o
o 10001
c
>
el
500¢ Vorlast 0 N
Vorlast 100 N
Kelvin-Voigt
O L 1
0 50 100 150
Frequenz
(a) Dynamische Steifigkeit
Phase
20
18}
16}
14+

Verlustwinkel deg
[
o N

(o2 ]

S

Vorlast 0 N
Vorlast 100 N ||
Kelvin—Voigt

0 50 100 150
Frequenz

(b) Verlustwinkel

Abbildung 7.12: Vergleich von gemessener dynamischer Steifigkeit 7.12(a) und Ver-
lustwinkel 7.12(b) eines Elastomerlagers mit Kelvin-Voigt-Modell
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e d,

Abbildung 7.13: Lineares Modul nach Pfeffer |[170] zur Simulation der frequenzab-
hangigen Steifigkeit und des Verlustwinkels von Elastomerlagern
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(b) Verlustwinkel
Abbildung 7.14: Vergleich von gemessener dynamischer Steifigkeit 7.14(a) und Ver-

lustwinkel 7.14(b) eines Elastomerlagers mit Ergebnissen der Parameteridentifikati-
on fiir das Modell nach Pfeffer fiir verschiedene Gewichtungen des Zielfunktionals
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7.4.1 Simulation von Biegeschwingungen der Kardanwelle

Die Biegeschwingungen der Kardanwelle wurden am Antriebsstrangpriifstand
fiir 4AWD Antriebe gemessen und analysiert. Nihere Erlduterungen zur Priifstand-
konfiguration und zum Messaufbau sowie den Messergebnissen sind im Kapitel 5.3
,Experimentelle Untersuchungen® angefiihrt.

Fiir die Analyse von Kardanwellenbiegeschwingungen mit dem detaillierten Offline-
Modell wurde in der Simulationsumgebung die Priifstandskonfiguration nachgebil-
det:

e E-Antrieb (konstantes Moment wie im Versuch) anstatt der Verbrennungs-
kraftmaschine

e Gesamter Antriebsstrang ohne Vorderradauthingung

e Hilfsrahmen mittels Elastomerlager am Priifstand aufgespannt keine Hinter-
radaufthédngung

e Hinterachsgetriebe im Hilfsrahmen gelagert mit gesperrter Haldex-Kupplung
(Lamellenpakete verschweifst)

e Konstante Momentenrandbedingung an den Radflanschen (entspricht 4 Brem-
senbetrieb Priifstand)

Aufgrund des nichtlinearen Systemverhaltens hingen die Eigenmoden vom Sy-
stemzustand, in dem linearisiert wird, ab. Um dies zu beriicksichtigen wurde das Mo-
dell im stationédren Zustand (Zeitbereich und eingeschwungenes Modell) linearisiert
und daraus die Eigenmoden berechnet. Die dabei vorgegebenen Randbedingungen
(Drehzahl Antriebsmaschine und Momente Bremse) entsprechen den Werten vom
Priifstand.

Von den analysierten Eigenmoden ist vor allem die erste Biegemode der Kar-
danwelle von besonderem Interesse, da diese bei 103 Hz noch das Brumm-Gerdusch
beeinflussen kann. Diese Biegemode der Kardanwelle ist mit einer Starrkérpermo-
de des Hinterachsgetriebes (Haldex-Kupplung und Hinterachsdifferential) gekoppelt.
Das Hinterachsgetriebe rotiert dabei um die Hochachse (z-Achse) und nickt deutlich
im vorderen Elastomerlager in Hochrichtung (z-Achse), wie in Abbildung 7.15 darge-
stellt. Fiir diese Mode zeigt sich eine sehr gute Ubereinstimmung mit der Messung
am Antriebsstrangpriifstand. Aus der Messung geht die Starrkorperschwingungen
des Hinterachsgetriebes in Zusammenhang mit der Biegemode der Kardanwelle nicht
hervor, da keine Beschleunigungen am Hinterachsgetriebe bei dieser Konfiguration
mehr gemessen wurden. Mit der Analyse iiber die Simulation kénnen die Schwing-
ungsphidnomene genau analysiert werden und Einfliisse auf die Schwingungsanre-
gung der Karosserie iiber den Hilfsrahmen und dessen Lagerungen genau untersucht
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Abbildung 7.15: Im betrachteten Frequenzbereich relevante Biegeschwingung der
Kardanwelle bei 103 Hz, welche mit einer Starrkérpermode des Hinterachsgetriebes
gekoppelt ist

und iiber die Beschleunigungen an den Koppelstellen auch bewertet werden.

Ein direkter Nachweis des Einflusses der Biegeschwingungen auf das Beschleuni-
gungsverhalten im Bereich der Hinterachse ist aufwendig. Theoretisch ist es prinzi-
piell moglich einzelne Moden zu deaktivieren, jedoch bleibt die Aussage einer der-
artigen Berechnung fragwiirdig, da die anteilige Verschiebung aus den deaktivierten
Moden durch andere aktive Moden ersetzt werden miissen. Eine derartige Vorge-
hensweise ist auch in der Literatur nicht angefithrt. Um den Einfluss der Biege-
schwingungen dennoch aufzuzeigen, wurden die modalen Beteiligungsfaktoren (1.
Ableitung) der Biegemoden untersucht. Es zeigt sich dabei, dass die modalen Be-
teiligungsfaktoren der 1. Biegeschwingungen schon deutlich unterhalb der 100 Hz
Grenze auftreten und das Schwingungsverhalten beeinflussen. Dies ist auf weitere
tieffrequente Starrkérpermoden im Bereich der Hinterachse zuriickzufithren, welche
auch Biegeauslenkungen der Kardanwelle anregen (Abbildung 7.16).
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Hochlauf 3. Gang: Kardanwellenbiegeschwingungen
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Hochlauf 3. Gang: Kardanwellenbiegeschwingungen
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Abbildung 7.16: Analyse der modalen Beteiligungsfaktoren (1. Ableitung) im Bereich
der Kardanwelle hinten: Abbildung 7.16(a) zeigt die Motordrehzahl iiber der Zeit
(Volllasthochlauf im 3. Gang) und Abbildung 7.16(b) die Zeitableitung der modalen
Beteiligungsfaktoren fiir die ersten beiden Biegeschwingungen
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7.5 Systematischer Messungs- und Rechnungsab-
gleich

Beim systematischen Messungs- und Rechnungsabgleich mittels nichtlinearer Op-
timierung zur Parameteridentifikation wird prinzipiell die gleiche Vorgehensweise wie
auch schon bei den Echtzeit-Modellen angewendet. Einziger Unterschied besteht in
der MKS-Softwareumgebung und in der Lage der Auswertestellen aufgrund des feine-
ren Modells. Fiir die Parameteridentifikation beim detaillierten Offline-Modell wird
die Software ADAMS Car mit Matlab gekoppelt. Fiir die Auswertestellen werden
Beschleunigungen an relevanten Koppelpunkten Antriebsstrang/Fahrwerk zu Fahr-
zeugaufbau herangezogen.

Beim automatisierten Abgleich zwischen Messung und Rechnung des Gesamt-
modells ergibt sich eine deutlich grofere Anzahl an Modellparametern (> 30, siehe
Tabelle 7.7). Damit wird eine direkte Optimierung sehr zeitaufwendig, da in jedem
Optimierungsschritt zur Bestimmung der Jakobi-Matrix alle Parameter der Reihe
nach einzeln variiert werden miissen. Aufgrund der grofen Anzahl von Parametern
und durch die Betrachtung der Ordnungsschnitte der Beschleunigungen ist das Ziel-
funktional deutlich unstetiger und erschwert die Identifikation eines moglichst globa-
len Minimums erheblich. Ein Parallelisieren der Optimierung ware prinzipiell immer
zu Beginn eines jeden Optimierungsschrittes bei der Bestimmung der Jakobi-Matrix
moglich, erwies sich bei Verwendung der fmincon-Funktion (Optimierungsroutine in
Matlab) als nicht umsetzbar (siehe auch Abbildung 7.17).

Eine Optimierung auf Basis eines Metamodells, welches das Verhalten des Offline-
MKS-Gesamtmodells anndhert, bietet diesbeziiglich deutliche Vorteile. Bei der Iden-
tifikation des Metamodells wird der gesamte Parameterraum abgetastet und damit
steigt auch die Wahrscheinlichkeit bei der Optimierung des Metamodells ein mog-
lichst globales Minimum zu identifizieren. Die Abtastrate bzw. die Anzahl der Para-
metersamples kann direkt vom Anwender vorgegeben werden und damit ist auch
die Berechnungsdauer in gewissen Grenzen beeinflussbar. Die Berechnungen der
Response Surface Punkte fiir einzelne definierte Parametersamples mit dem MKS-
Modell sind voneinander unabhéngig und dieser Berechnungsschritt kann damit gut
parallelisiert werden. Numerisch bietet die Abbildung des Modells mittels Metamo-
dellen auch den Vorteil, dass eine gewisse Glattung des Zielfunktionals vorgenom-
men wird, welche bei einer direkten Optimierung nicht gegeben ist. Die Stirke der
Glattung und damit auch die lokale Genauigkeit des Metamodells werden iiber die
Anzahl der Samples und die Parameterschranken beeinflusst. Hier muss ein guter
Kompromiss zwischen vertretbarem Rechenaufwand und Modellgenauigkeit gefun-
den werden.

Da eine gleichzeitige Optimierung von mehr als 30 Parametern mittels Kriging-
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Nr. | Parameter untere Grenze | obere Grenze
1-3 | Hilfsrahmen hinten rechts X,Y,Z 0.3 3.0
4-6 | Hilfsrahmen hinten links X)Y,Z 0.3 3.0
7-9 | Hilfsrahmen vorne rechts X,Y,Z 0.3 3.0
10-12 | Hilfsrahmen vorne links X,Y,Z 0.3 3.0
13-15 | Léangslenker rechts X,Y,Z 0.3 3.0
16-18 | Léangslenker links X,Y,Z 0.3 3.0
19-21 | Hinterachsgetriebe hinten links XY ,Z 0.3 3.0
22-24 | Hinterachsgetriebe hinten rechts X,Y,Z 0.3 3.0
25-27 | Hinterachsgetriebe vorne links X,Y,Z 0.3 3.0
28 | Schwerpunkt Hinterachsgetriebe X 0.96 1.04
29 | Schwerpunkt Hinterachsgetriebe Y 0.01 2.0
30 | Schwerpunkt Hinterachsgetriebe Z 0.01 2.0
31 | Masse Hinterachsgetriebe 0.7 1.3
32 Jxx Hinterachsgetriebe 0.5 1.5
33 Jyy Hinterachsgetriebe 0.5 1.5
34 Jzz Hinterachsgetriebe 0.5 1.5

Tabelle 7.7: Auflistung der Parameter mit oberer und unterer Optimierungsgrenze

Metamodellen eine extrem hohe Anzahl von Parametersamples voraussetzt und da-
mit die Identifikation insgesamt sehr lange dauern wiirde, wurde eine modifizierte
Vorgehensweise entwickelt, wie sie in Abbildung 7.18 dargestellt ist.

Aufgrund kleiner Schwingamplituden (Amplitude ca. 0.1 mm) und der Tatsache,
dass die lokalen Koordinatensysteme der Elastomerlager nur kleine Verdrehungen ge-
geniiber dem globalen Fahrzeugkoordinatensystem aufweisen, beeinflussen sich die
Steifigkeiten in den unterschiedlichen Achsrichtungen nur wenig einander. Damit
kann das Optimierungsproblem des Gesamtmodells in mehrere Suboptimierungen
fiir die Steifigkeiten in x-Richtung, y-Richtung und z-Richtung aufgespalten werden.
Die Schwerpunktskoordinaten, die Masse und die Tragheitsmomente des Hinterachs-
getriebes wurden erst nach dem getrenntem Abgleich der Steifigkeiten durchgefiihrt,
da sich Anderungen an diesen Parametern auf alle Achsrichtungen auswirken. Die
Dampfungen werden passend zu den Steifigkeiten mit einem Faktor von 0.0005 des
Steifigkeitswertes mitgedndert und stellen keine zusédtzlichen Optimierungsparame-
ter dar.

Je Suboptimierungsproblem wurden 150 Parametersamples im vorgegebenen Pa-
rameterraum (obere und untere Grenzen) mittels Latin-Hypercube-Sampling (LHS)
generiert. Bei der Generierung der Samples wurde zusétzlich die Option ,,Reduced
Correlation® (Reduktion der Korrelation zwischen den Samples) gewéhlt um eine
moglichst gleichmifige Verteilung der Samples zu garantieren. Die vorgegebenen
Parameter und die Optimierungsgrenzen sind in Tabelle 7.7 aufgelistet. Als obere
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[ Automatisierter systematischer Messungs/Rechnungsabgleich ]

[ Direkte Optimierung ] Optimierung mittels Metamodellen ]

Numerische Ermittlung der Ableitung in Ableitung Uber Metamodell (Kriging) gegeben
jedem lterationsschritt

Optimierungsdauer iber Anzahl der Parameter-
Fur die Optimierung bendétigte Zeitdauer samples gut Abschatzbar
vorab nicht abschéatzbar

Wahrscheinlichkeit zur Ermittlung eines

Wahrscheinlichkeit zur Ermittlung eines globalen Minimums sehr hoch, da der gesamte

lokalen Minimums sehr hoch definierte Parameterraum abgetastet wird

Unstetigkeiten des Zielfunktionals kénnen Unstetigkeiten des Zielfunktionals werden tber

das Ergebnis beeinflussen die Response Surface geglattet.

Paralellisierung nicht mdéglich Methode gut paralellisierbar auf mehrern
Cores/Rechnern

Abbildung 7.17: Gegeniiberstellung der Vor- und Nachteile bei direkter Optimierung
und bei Optimierung mittels Metamodellen

Regressionsmodelle Polynom 0 - 2 Ordnung
Korrelationsmodelle | Exponential, Gauss, Linear,
Sphérisch, Kubische Spline

Tabelle 7.8: Beim Kriging-Metamodell zur Verfiigung stehende Regressions- und
Korrelationsmodelle

Grenze wurde der Faktor 3.0 und als untere Grenze der Faktor 0.3 gewihlt. Eine
Ausnahme stellt die Schwerpunktslage des Hinterachsgetriebes dar, wo aufgrund des
Fahrzeugkoordinatensystems die Grenzen entsprechend angepasst werden mussten.
Bei der Masse des Hinterachsgetriebes wurden die Grenzen mit + /- 30 % definiert,
da eine Anderung um + /- 50 % zu einer nicht mehr physikalisch plausiblen Getrie-
bemasse fiihren wiirde. Als Ausgangsbasis fiir die Optimierung diente das Modell
mit beriicksichtigter dynamischer Steifigkeit.
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Vorgehensweise zur Optimierung des offline MKS Gesamtmodells
mittels Kriging Metamodellen

v

Gruppierung der Parameter

“—

Steifigkeiten x-Richtung Steifigkeiten y-Richtung Steifigkeiten z-Richtung
(9 Parameter) (9 Parameter) (9 Parameter)

Generierung der Latin-Hypercube-Samples (150 Samples fir je 9 Parameter)
I I |

Berechnung der Response Surface fiir die def. Samples mit
dem offline MKS Gesamtmodell
I I I
Identifikation des Kriging-Metamodells mit geringstem Abweichungsfehler
(Regressions und Korrelationsmodelle)
[ | I
Identifikation der Modellparamter mit der geringsten Messungs und
Rechnungsabweichung anhand des Kriging Metamodells

Optimum x-Richtung
(Kriging Metamodell)

Optimum y-Richtung
(Kriging Metamodell)

Optimum z-Richtung
(Kriging Metamodell

\ J

Zusammenfiihrung der optimierten Parametersétze und
Berechnung des Optimums mit dem Offline MKS Gesamtmodell

I
[ Masse, Tragheitsmomente und ]<

Schwerpunktkoordinaten HA-Getriebe

[ Generierung der Latin-Hypercube-Samples (100 Samples fur 7 Parameter)

I
Berechnung der Response Surface fir 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

v

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

-—

Abbildung 7.18: Vorgehensweise zur Optimierung von detaillierten MKS-Modellen
mittels Metamodellen nach Kriging
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Korrelations- Ordnung mittlerer | maximaler | mittlerer | maximaler
modell Regressions- abs. abs. rel. rel.
modell Fehler Fehler Fehler Fehler
Gauss 0 0,0914 0,4676 0,0017 0,0082
Linear 0 0,1418 0,6859 0,0026 0,0127
Spherical 0 0,8028 2,0696 0,0145 0,0387
Cubic spline 0 0,8028 2,0696 0,0145 0,0387
Exponential 0 0,8028 2,0696 0,0145 0,0387
Gauss 1 0,0478 0,2566 0,0009 0,0045
Linear 1 0,0600 0,2534 0,0011 0,0045
Spherical 1 0,0978 0,4346 0,0018 0,0076
Cubic spline 1 0,0978 0,4346 0,0018 0,0076
Exponential 1 0,0978 0,4346 0,0018 0,0076
Gauss 2 0,0631 0,3177 0,0011 0,0059
Linear 2 0,0630 0,3177 0,0011 0,0059
Spherical 2 0,0630 0,3177 0,0011 0,0059
Cubic spline 2 0,0630 0,3177 0,0011 0,0059
Exponential 2 0,0630 0,3177 0,0011 0,0059

Tabelle 7.9: Vergleich der Abweichungen bei verschiedenen Korrelationsmodellen
und Regressionsmodellen fiir die Suboptimierung der Steifigkeiten in x-Richtung

Bevor das Metamodell nach Kriging fiir die Optimierung herangezogen wer-
den kann, gilt es noch das fiir die vorliegende Problemstellung am besten geeig-
nete Korrelations- und Regressionsmodell zu identifizieren. Dazu wird aus den 150
generierten Samples jeweils ein Sample gestrichen, sodass nur mehr 149 Samples
verbleiben. Mit den um ein Sample reduzierten Parametersatz wird das Kriging-
Metamodell nun bestimmt und genau der nicht beriicksichtigte Punkt im Parame-
terraum pradiktiert. Durch den Vergleich mit dem vorhandenem Ergebnis des detail-
lierten physikalischen Modells und dem iiber das Metamodell vorhergesagten Wert
kann die absolute und relative Fehlerabweichung zwischen dem Offline-MKS-Modell
und dem Metamodell ermittelt werden. Diese Vorgehensweise kann mit jedem Para-
metersample durchgefiihrt werden und so die mittlere und maximale absolute und
relative Fehlerabweichung bestimmt werden. Nachfolgende Tabellen 7.9, 7.10 und
7.11 fassen die Fehlerabweichungen fiir alle Regressions- und Korrelationsmodelle
zusaminen.

Fiir die x- und z-Richtung ergeben sich die geringsten Fehler mit dem Regres-
sionsmodell 1. Ordnung und dem Korrelationsmodell nach Gauss. In y-Richtung
schneidet ein Regressionsmodell 2. Ordnung mit einem Korrelationsmodell nach
Gauss besser ab. Die anhand der hinsichtlich des geringsten Fehlers abgestimm-
ten Kriging-Modelle abgeglichenen Parameter in den einzelnen Richtungen werden
nun zu einem Parametersatz zusammengefahren und mit dem Offline-MKS-Modell
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Korrelations- Ordnung | mittlerer | maximaler | mittlerer | maximaler
modell Regressions- abs. abs. rel. rel.
modell Fehler Fehler Fehler Fehler
Gauss 0 0,1393 0,5509 0,0025 0,0101
Linear 0 0,1401 0,5509 0,0026 0,0101
Spherical 0 0,1404 0,5509 0,0026 0,0101
Cubic spline 0 0,1404 0,5509 0,0026 0,0101
Exponential 0 0,1404 0,5509 0,0026 0,0101
Gauss 1 0,1171 0,4322 0,0021 0,0078
Linear 1 0,1178 0,4322 0,0021 0,0078
Spherical 1 0,1180 0,4322 0,0021 0,0078
Cubic spline 1 0,1180 0,4322 0,0021 0,0078
Exponential 1 0,1180 0,4322 0,0021 0,0078
Gauss 2 0,0424 0,1502 0,0008 0,0027
Linear 2 0,0424 0,1502 0,0008 0,0027
Spherical 2 0,0424 0,1502 0,0008 0,0027
Cubic spline 2 0,0424 0,1502 0,0008 0,0027
Exponential 2 0,0424 0,1502 0,0008 0,0027

Tabelle 7.10: Vergleich der Abweichungen bei verschiedenen Korrelationsmodellen
und Regressionsmodellen fiir die Suboptimierung der Steifigkeiten in y-Richtung

Korrelations- Ordnung | mittlerer | maximaler | mittlerer | maximaler
modell Regressions- abs. abs. rel. rel.
modell Fehler Fehler Fehler Fehler
Gauss 0 0,1636 0,8493 0,0030 0,0152
Linear 0 0,2267 0,9782 0,0041 0,0177
Spherical 0 0,5539 2,0056 0,0100 0,0350
Cubic spline 0 0,5539 2,0056 0,0100 0,0350
Exponential 0 0,5539 2,0056 0,0100 0,0350
Gauss 1 0,1642 0,8311 0,0030 0,0152
Linear 1 0,1978 0,9224 0,0036 0,0168
Spherical 1 0,2901 1,2170 0,0052 0,0212
Cubic spline 1 0,2901 1,2170 0,0052 0,0212
Exponential 1 0,2901 1,2170 0,0052 0,0212
Gauss 2 0,1830 1,0637 0,0033 0,0193
Linear 2 0,1831 1,0636 0,0033 0,0193
Spherical 2 0,1830 1,0637 0,0033 0,0193
Cubic spline 2 0,1830 1,0637 0,0033 0,0193
Exponential 2 0,1830 1,0637 0,0033 0,0193

Tabelle 7.11: Vergleich der Abweichungen bei verschiedenen Korrelationsmodellen
und Regressionsmodellen fiir die Suboptimierung der Steifigkeiten in z-Richtung
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Korrelations- Ordnung mittlerer | maximaler | mittlerer | maximaler
modell Regressions- abs. abs. rel. rel.
modell Fehler Fehler Fehler Fehler
Gauss 0 0,1722 0,7084 0,0034 0,0142
Linear 0 0,1963 0,8388 0,0039 0,0162
Spherical 0 0,3246 0,9739 0,0064 0,0188
Cubic spline 0 0,3246 0,9739 0,0064 0,0188
Exponential 0 0,3246 0,9739 0,0064 0,0188
Gauss 1 0,1809 0,7073 0,0036 0,0142
Linear 1 0,1870 0,7213 0,0037 0,0144
Spherical 1 0,1894 0,7320 0,0037 0,0147
Cubic spline 1 0,1894 0,7320 0,0037 0,0147
Exponential 1 0,1894 0,7320 0,0037 0,0147
Gauss 2 0,1915 0,7744 0,0038 0,0155
Linear 2 0,1915 0,7744 0,0038 0,0155
Spherical 2 0,1915 0,7744 0,0038 0,0155
Cubic spline 2 0,1915 0,7744 0,0038 0,0155
Exponential 2 0,1915 0,7744 0,0038 0,0155

Tabelle 7.12: Vergleich der Abweichungen bei verschiedenen Korrelationsmodellen
und Regressionsmodellen fiir die Suboptimierung der Schwerpunktskoordinaten,
Masse und Massentriagheitsmomente Hinterachsgetriebe

berechnet.

Im Vergleich dazu zeigt ein gemeinsames Metamodell nach Kriging, in dem al-
le Parameter gleichzeitig beriicksichtigt werden, bei 700 Samples (um 150 Samples
mehr als bei der Vorgehensweise mit getrennten Suboptimierungen) deutlich grofere
Fehler und es ist damit eine deutlich schlechtere Modellvorhersage moglich. Es tritt
eine maximale relative Fehlerabweichung von iiber 20% und eine mittlere Abwei-
chung von iiber 4% auf.

Vergleicht man die Parameter (Tabelle 7.13) der Variante ,statisch® mit denen
der Variante ,dynamisch 50 Hz“ so fillt auf, dass alle Parameter eine Erhohung im
Bereich von 42,5% bis 173,6% aufweisen (ausgenommen der Schwerpunktskoordina-
ten, Masse und Tragheitsmomente Hinterachsgetriebe, welche nicht geindert worden
sind). Vergleicht man die Parameter der Variante ,optimiert mit der Basisvariante
,statisch®, so gibt es sowohl Parameter die deutlich erhoht werden als auch 2 Pa-
rameter (Hinterachsgetriebe hinten rechts z und Hilfsrahmen hinten rechts y) die
verringert werden (zwischen -13,5% und 245,7%, ausgenommen Schwerpunktskoor-
dinaten und Masseparameter). Auffallend ist vor allem, dass die Steifigkeitswerte
am Hinterachsgetriebe vorne rechts deutlich erhoht werden. Die Erhéhungen ent-
sprechen jedoch noch von in der Literatur angegebenen Versteifungsfaktoren |51].
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Prozentuelle Anderung
gegeniiber statisch

dynamisch 50 Hz Optimiert
Hilfsrahmen hinten rechts x-Richtung +104,8 +52,6
Hilfsrahmen hinten rechts y-Richtung +42,5 -13,5
Hilfsrahmen hinten rechts z-Richtung +103,4 +144,3
Hilfsrahmen hinten links x-Richtung +104,8 +120,6
Hilfsrahmen hinten links y-Richtung +42,5 +6,1
Hilfsrahmen hinten links z-Richtung +103,4 +187,0
Hilfsrahmen vorne rechts x-Richtung +115,5 +33,8
Hilfsrahmen vorne rechts y-Richtung +43,0 +/-0,0
Hilfsrahmen vorne rechts z-Richtung +115,5 +176,5
Hilfsrahmen vorne links x-Richtung +115,5 +180,7
Hilfsrahmen vorne links y-Richtung +43,0 +70,3
Hilfsrahmen vorne links z-Richtung +155,2 +127,9
Langslenker rechts x-Richtung +87,2 +123,7
Langslenker rechts y-Richtung +71,0 +49,3
Langslenker rechts z-Richtung +102,5 +14,8
Langslenker links x-Richtung +87,2 +102,0
Langslenker links y-Richtung +71,0 +108,8
Langslenker links z-Richtung +102,5 +75,1
Hinterachsgetriebe hinten links x-Richtung +126,4 +70,5
Hinterachsgetriebe hinten links y-Richtung +127,3 +216,2
Hinterachsgetriebe hinten links z-Richtung +102,3 +6,2
Hinterachsgetriebe hinten rechts x-Richtung +127,3 +123,0
Hinterachsgetriebe hinten rechts y-Richtung +127,3 +40,2
Hinterachsgetriebe hinten rechts z-Richtung +69,2 -7,8
Hinterachsgetriebe vorne rechts x-Richtung +150,1 +170,9
Hinterachsgetriebe vorne rechts y-Richtung +152,9 +245,7
Hinterachsgetriebe vorne rechts z-Richtung +173,6 +187,0
Schwerpunkt Hinterachsgetriebe x-Koordinate +/-0,0 +3,2
Schwerpunkt Hinterachsgetriebe y-Koordinate +/-0,0 -1,3
Schwerpunkt Hinterachsgetriebe z-Koordinate +/-0,0 -65,0
Masse Hinterachsgetriebe +/-0,0 -24.1
Ixx Hinterachsgetriebe +/-0,0 -22.7
Iyy Hinterachsgetriebe +/-0,0 -17,7
Izz Hinterachsgetriebe +/-0,0 -37,9
Normierte Abweichung 6,08(-32,4%) | 4,32(-52,0%)

Tabelle 7.13: Vergleich der optimierten Parameterwerte mit dem Basismo-
dell(statisch) und dem Modell mir dynamischer Steifigkeit bei 50 Hz (dynamisch
50 Hz)
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Die Anderung der Schwerpunktskoordinate in z-Richtung fillt so deutlich aus, da
der Basiswert nahe am Wert 0 liegt. Damit ergibt sich durch die Verschiebung von
einigen Millimetern bereits eine deutliche Anderung in Prozent. Deutlich erkennbar
ist, dass zwischen den dquivalenten Parametern rechts und links zum Teil grofere
Unterschiede auftreten. Diese sind durch die nicht vorhandenen Messungen fiir diese
Messstellen begriindet (Hilfsrahmen vorne und hinten links und Léngslenker links).

Durch den automatisierten Messungs- und Rechnungsabgleich wird die Ergeb-
nisqualitit gegeniiber der Basisvariante ,statisch® um 52% verbessert. Das bedeutet
eine nochmalige Besserung um 20% gegeniiber der Variante mit dynamischer Stei-
figkeit bei 50 Hz ,dynamisch 50 Hz“. Durch den Abgleich wird die Abweichung an
den Drehmessstellen nicht erkennbar beeinflusst (Abbildung 7.19 und 7.20). Beim
Offline-Modell kommt es zu einer leichten Verschiebung der Tilgerresonanz zu ho-
heren Frequenzen (Abbildung 7.19(d)). Dadurch wird auch der Amplitudenverlauf
an der Kardanwelle vorne (Abbildung 7.19(b)) und hinten (Abbildung 7.19(c)) be-
einflusst. Am ZMS (Primér- als auch Sekundérseite, Abbildung 7.19(a)) zeigt sich
keinen Einfluss auf das Drehschwingungsverhalten. An den Rédern ergibt sich wie-
der eine leichte Frequenzverschiebung. Diese fillt an der Vorderachse (Abbildung
7.20(b)) etwas stérker als an der Hinterachse (Abbildung 7.20(b)) aus.

Fiir das Echtzeit-Modell wurde die Modellvariante ohne elastische Lagerung an
der Hinterachse gewéhlt und die dort optimierten Drehschwingungsparameter (Stei-
figkeit und Dampfungen) wurden auf das Offline-Modell iibertragen. Der Einfluss auf
das Drehschwingungsverhalten ist praktisch vernachliassigbar und die unterschied-
lichen Modelle zeigen fast die gleiche Ergebnisqualitidt. Bei den Offline-Modellen
werden die Kardanwellenschwingungen und die Schwingungen am Rad im Vergleich
zum Echtzeit-Modell bis ca. 1900 min~! etwas schlechter abgebildet. Bei hoheren
Drehzahlen ist es umgekehrt und hier zeigen die Offline-Modelle eine bessere Uber-
einstimmung. Generell sind die Unterschiede zwischen den Modellen jedoch sehr
klein.
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Abbildung 7.19: Messungs- und Rechnungsvergleich der Drehschwingungen (Ampli-
tudenverlauf 2. Motorordnung) ZMS Primér- und Sekundérseite (Abbildung 7.19(a),
Kardanwelle vorne (Abbildung 7.19(b)), Kardanwelle hinten (Abbildung 7.19(c))
und Kardanwelle Tilger (Abbildung 7.19(d)) fiir das Offline-Modell mit der dyn.
Steifigkeit bei 50Hz (Offline dyn. 50 Hz), dem optimierten Offline-Modell (Offline
optimiert) und dem Echtzeit-Modell ohne elastische Lagerung Hinterachse (Echt-
zeitmodell)
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Hochlauf 3. Gang: Rad rechts vorne Hochlauf 3. Gang: Rad rechts hinten
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Abbildung 7.20: Messungs- und Rechnungsvergleich der Drehschwingungen (Ampli-
tudenverlauf 2. Motorordnung) Rad vorne (Abbildung 7.20(a) und Rad hinten (Ab-
bildung 7.20(b)) fiir das Offline-Modell mit der dyn. Steifigkeit bei 50Hz (Offline
dyn. 50 Hz), dem optimierten Offline-Modell (Offline optimiert) und dem Echtzeit-
Modell ohne elastische Lagerung Hinterachse (Echtzeit-Modell)
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Beschreibung Berechnungsvariante Bezeichnung
Detailliertes Offline-Modell mit Statisch
statischer Steifigkeit

Detailliertes Offline-Modell mit Dyn. 50 Hz

dynamischer Steifigkeit bei 50 Hz
Mittels automatisiertem Messungs- und Rechnungsabgleich | Optimiert
optimiertes detailliertes Offline-Modell
Echtzeit-Modell mit elastisch gelagertem Hilfsrahmen und | Echtzeit-
Hinterachsgetriebe mit dynamischer Steifigkeit bei 50 Hz Modell

Tabelle 7.14: Uberblick iiber die abgebildeten Berechnungsvarianten

7.6 Ergebnisse Offline-Modell

Nachfolgende Abbildungen 7.21 bis 7.26 geben fiir alle Messstellen die verschie-
denen Modellvarianten im Messungs- und Rechnungsvergleich der dominierenden 2.
Motorordnung wieder (Tabelle 7.14).

Das abgeglichene Modell ,Optimiert zeigt fiir fast alle Messstellen eine gerin-
gere Abweichung als die restlichen Berechnungsvarianten bis auf nachfolgend er-
lauterte Abweichungen. Bei der Messstelle ,Hilfsrahmen vorne z-Richtung “ (Ab-
bildung 7.21(c)) bildet die Variante ,Optimiert“ das Schwingungsverhalten im un-
teren Drehzahlbereich deutlich besser ab, zeigt jedoch fiir Drehzahlen grofer 2000
min~! deutlich grofere Abweichungen als die Variante ,Dyn. 50 Hz*“ und ,Echtzeit-
Modell“. Beim Hinterachsgetriebe hinten links und vorne rechts x-Richtung (Abbil-
dung 7.23(a) und 7.24(a)) zeigen alle Varianten bis auf ,Statisch® eine etwa gleich
gute Ubereinstimmung zur Messung. Am Hinterachsgetriebe hinten rechts in x-
Richtung (Abbildung 7.25(a)) ergeben sich fiir Drehzahlen <2000 min™! grokere
Abweichungen fiir das Modell ,,Optimiert” . Deutlich schlechter im Vergleich schnei-
det die Variante ,Optimiert” auch beim Schwertlenker z-Richtung ab (Abbildung
7.26(c)).

Zum Teil deutliche Unterschiede treten auch zwischen dem Echtzeit-Modell mit
elastisch gelagertem Hilfsrahmen und Hinterachsgetriebe und dem detaillierten Off-
line-Modell auf, obwohl beide Modelle die gleichen Steifigkeits- und Dampfungspa-
rameter fiir die Elastomerlager aufweisen. Die Unterschiede sind auf die sehr einfach
abgebildete Radaufhéingung (starre Aufthdngung) und die fehlende Anbindung iiber
den Langslenker zuriickzufiihren. Es sei nochmals darauf hingewiesen, dass die An-
bindung Langslenker im Echtzeit-Modell nicht beriicksichtigt ist.
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Abbildung 7.21: Messungs- und Rechnungsvergleich der Beschleunigungen (Ampli-
tudenverlauf 2. Motorordnung) Hilfsrahmen vorne (Abbildung 7.21(a): x-Richtung,
Abbildung 7.21(b): y-Richtung und Abbildung 7.21(c): z-Richtung) fiir das Offline-
Modell mit der statischen Steifigkeit (statisch), das Offline-Modell mit der dyn.
Steifigkeit bei 50Hz (Dyn. 50Hz), dem optimierten Offline-Modell (Optimiert) und
dem Echtzeit-Modell mit elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe und Hilfsrahmen
(Echtzeitm.)
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s Hochlauf 3. Gang: Hilfsrahmen hinten X 3 Hochlauf 3. Gang: Hilfsrahmen hinten Y
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Abbildung 7.22: Messungs- und Rechnungsvergleich der Beschleunigungen (Ampli-
tudenverlauf 2. Motorordnung) Hilfsrahmen hinten (Abbildung 7.22(a): x-Richtung,
Abbildung 7.22(b): y-Richtung und Abbildung 7.22(c): z-Richtung) fiir das Offline-
Modell mit der statischen Steifigkeit (statisch), das Offline-Modell mit der dyn.
Steifigkeit bei 50Hz (Dyn. 50Hz), dem optimierten Offline-Modell (Optimiert) und
dem Echtzeit-Modell mit elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe und Hilfsrahmen
(Echtzeitm.)
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Abbildung 7.23: Messungs- und Rechnungsvergleich der Beschleunigungen (Ampli-
tudenverlauf 2. Motorordnung) Hinterachsgetriebe vorne rechts (Abbildung 7.23(a):
x-Richtung, Abbildung 7.23(b): y-Richtung und Abbildung 7.23(c): z-Richtung) fiir
das Offline-Modell mit der statischen Steifigkeit (statisch), das Offline-Modell mit
der dyn. Steifigkeit bei 50Hz (Dyn. 50Hz), dem optimierten Offline-Modell (Opti-
miert) und dem Echtzeit-Modell mit elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe und
Hilfsrahmen (Echtzeitm.)
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Abbildung 7.24: Messungs- und Rechnungsvergleich der Beschleunigungen (Ampli-
tudenverlauf 2. Motorordnung) Hinterachsgetriebe hinten links (Abbildung 7.24(a):
x-Richtung, Abbildung 7.24(b): y-Richtung und Abbildung 7.24(c): z-Richtung) fiir
das Offline-Modell mit der statischen Steifigkeit (statisch), das Offline-Modell mit
der dyn. Steifigkeit bei 50Hz (Dyn. 50Hz), dem optimierten Offline-Modell (Opti-
miert) und dem Echtzeit-Modell mit elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe und
Hilfsrahmen (Echtzeitm.)
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Abbildung 7.25: Messungs- und Rechnungsvergleich der Beschleunigungen (Ampli-
tudenverlauf 2. Motorordnung) Hinterachsgetriebe hinten rechts (Abbildung 7.25(a):
x-Richtung, Abbildung 7.25(b): y-Richtung und Abbildung 7.25(c): z-Richtung) fiir
das Offline-Modell mit der statischen Steifigkeit (statisch), das Offline-Modell mit
der dyn. Steifigkeit bei 50Hz (Dyn. 50Hz), dem optimierten Offline-Modell (Opti-
miert) und dem Echtzeit-Modell mit elastisch gelagertem Hinterachsgetriebe und
Hilfsrahmen (Echtzeitm.)
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Hochlauf 3. Gang: Schwertlenker X
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Abbildung 7.26: Messungs- und Rechnungsvergleich der Beschleunigungen (Am-
plitudenverlauf 2. Motorordnung) Schwertlenker rechts (Abbildung 7.26(a): x-
Richtung, Abbildung 7.26(b): y-Richtung und Abbildung 7.26(c): z-Richtung) fiir
das Offline-Modell mit der statischen Steifigkeit (statisch), das Offline-Modell mit
der dyn. Steifigkeit bei 50Hz (Dyn. 50Hz) und dem optimierten Offline-Modell (Op-

timiert)
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7.7 Definition der verallgemeinerbaren Vorgehens-
weise fiir die Phinomenabbildung

Bei der Integration von Simulationsmethoden in den Entwicklungsprozess ist ei-
ne rasche Modellerstellung erforderlich, um in bereits frithen Entwicklungsphasen in
den Prozess einzugreifen und diesen entsprechend zu steuern. Dazu sind effiziente
und vor allem allgemeine Vorgehensweisen zu definieren. Es gilt geeignete Model-
lansétze zu finden, die rasch und auf méoglichst einfache Art und Weise belastbare
Ergebnisse, im Sinne der virtuellen Absicherung, fiir die Beeinflussung der frithen
Konstruktionsphase zur Verfiigung stellen.

Eine derartige verallgemeinerbare Vorgehensweise zur Simulation des Gerdusch-
phidnomens BOOM wurde hier an einem Allrad-Antriebsstrang-Modell entwickelt.
Die Vorgehensweise betrifft einerseits das Gesamtsystem und andererseits Subsyste-
me und Komponenten. Mit Hilfe der am Modell durchgefiihrten Analysen verschie-
dener Modellansatze und Modellparametrierungen konnten Modellierungsrichtlinien
identifiziert werden, die die aufgelisteten Anforderungen im Entwicklungsprozess er-
fiillen. Das verbesserte und verifizierte Modell des Antriebsstranges liefert somit
einen wichtigen Beitrag fiir die Untersuchung weiterer Antriebsstrang Konfiguratio-
nen. Zukiinftig konnen derartige Modelle zur Bewertung der Korperschallanregung
herangezogen werden. Damit konnen schnelle Parameteranalysen und eine gezielte
Optimierung und Verbesserung der akustischen Ziele durch die Simulation des dy-
namischen Gesamtverhaltens des Antriebsstrangs durchgefiihrt werden.

Sind Messdaten eines konkreten Versuchstrigers vorhanden, dann kénnen durch
den systematischen Abgleich zwischen Messung und Rechnung die Modellparameter
nahe dem realen Betriebsverhalten bestimmt werden. Einfliisse aufgrund von Pro-
duktionstoleranzen, der realen Einbausituation und der unter Betrieb auftretenden
mehraxialen Belastungen konnen damit analysiert werden. Die Methode kann aber
auch zur automatisierten Optimierung des Schwingungs- und Komfortverhaltens im
Antriebsstrang eingesetzt werden. Uber die mittels Simulation ermittelte Korper-
schallanregung, also der in die Karosserie eingeleiteten dynamischen Krifte, kann
das BOOM-Gerausch direkt auf rein virtueller Basis mit der geforderten Ergebnis-
qualitdt ermittelt werden. Vorhandene FEM-Akustikmodelle des Fahrzeugautbaus
erlauben zusitzlich die Beriicksichtigung des Einflusses der Karosseriekonstruktion
[77].
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8. Zusammenfassung der Ergebnisse

Vibro-akustische Gerauschphinomene des Antriebsstranges, verursacht durch die
Drehungleichformigkeit der Verbrennungskraftmaschine, fithren oftmals zu komfort-
mindernden NVH-Phé&nomen im Fahrzeuginnenraum. Um den Schwingungs- und
Akustikkomfort zukiinftiger Fahrzeuge bereits in frithen Entwicklungsphasen effizi-
ent, d.h. bei geringeren Kosten und verkiirzter Dauer, verbessern zu konnen, werden
im virtuellen Entwicklungsprozess verbesserte Simulationsanséitze mit hoherer Ge-
nauigkeit bendtigt. In dieser Arbeit werden Simulationsmethoden zur Vorhersage
des vibro-akustischen Verhaltens von konventionellen PKW-Antriebssystemen fiir
verschiedene Anwendungen im Entwicklungsprozess hinsichtlich des Gerduschphé-
nomens Brummen beschrieben. Schwerpunktméfbig liegt der Fokus der Arbeit auf
der detaillierten Analyse der Modellbildung, -parametrierung, Ergebnisqualitit und
Recheneffizienz.

NVH-Phénomene des PKW-Antriebsstranges werden ohne einheitliche Normung
nach lautmalerischen Gesichtspunkten benannt und zusétzlich auch nach dem Last-
und Betriebszustand unterteilt. Das in dieser Arbeit vorwiegend untersuchte Brumm-
Gerdusch (engl. booming noise) unterteilt sich in ein niederfrequentes und hochfre-
quentes Gerduschphianomen. Ersteres tritt vorwiegend bei Dieselmotoren auf, welche
im unteren Drehzahlbereich grofie Drehungleichférmigkeiten aufweisen. Das hochfre-
quente Gerdusch tritt bei héheren Drehzahlen auf und wird durch die Massenkrafte
verursacht.

Die experimentellen Untersuchungen zur Modellvalidierung wurden mit einem
Mittelklasse PKW (Golf V TDI mit 4motion Antrieb) durchgefiihrt. Die schrittweise
Vorgehensweise zur Modellverifikation beruht auf einer genauen Modellanalyse des
Teilsystems tiber Komponententests und anschliefender Verifikation des Gesamtsy-
stems iiber Untersuchungen am akustischen Rollenpriifstand. Es hat sich gezeigt,
dass fiir den Abgleich Volllastbeschleunigungen unter Vorgabe einer leichten Fahr-
bahnsteigung, zur Verlangerung der Hochlaufdauer, gut fiir die Modellverifikation
geeignet sind. Die Messung von Drehungleichformigkeiten bei relevanten rotieren-
den Bauteilen wie Zweimassenschwungrad (ZMS), Kardan- und Seitenwellen mittels
Induktivsensoren und Laservibrometer, sowie von Beschleunigungen an den Anbin-
dungsstellen zum Fahrzeugaufbau kann verhéltnisméfig einfach appliziert werden
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und ermoglicht eine sichere Modellvalidierung. Zusatzlich wurde nachgewiesen, dass
eine rein virtuelle Modellvalidierung und -verbesserung des Echtzeit-Modells an-
hand des detaillierten Offline-Modells, z. B. im Bereich der Drehschwingungen der
Kardanwelle und des Reifens, durchgefiihrt werden kann. Diese Vorgehensweise ist
insbesondere fiir die sehr frithe Entwicklungsphase geeignet.

Eine neue Methode zur Messung von Biegeschwingungen im Bereich der Kardan-
welle wurde am Antriebsstrangpriifstand mittels Laservibrometer entwickelt. Der ge-
samte Antriebsstrang inklusive der Aufhdngung Hinterachsgetriebe und Hilfsrahmen
Hinterachse ist hierbei am Priifstand aufgebaut und wird bei konstanter Drehzahl
im Resonanzbereich betrieben. Die Ergebnisse zeigen, dass die Biegeschwingungen
der Kardanwelle mit Starrkérperbewegungen des Hinterachsgetriebes gekoppelt sind
und beim untersuchten Fahrzeug bereits ab 100 Hz auftreten. Sie fallen damit in den
tieffrequenten Frequenzbereich des Brumm-Gerédusches.

Fiir die Vereinfachung von Echtzeit-Modellen des Antriebsstranges wurden allge-
mein giiltige Richtlinien hinsichtlich der Modellbildung, Parametrierung in Verbin-
dung mit der Diskretisierung und der daraus resultierenden Anzahl von Freiheits-
graden definiert. Dabei ist eine Vorgehensweise entwickelt worden, um die Drehun-
gleichformigkeit der Verbrennungskraftmaschine kurbelwinkelaufgelost und dennoch
effizient zu berechnen. Fiir die Drehschwingungen im Bereich der Kardanwelle konn-
te nachgewiesen werden, dass eine feinere Diskretisierung im Bereich an der hinteren
Hardyscheibe notwendig ist, um den Drehschwingungstilger korrekt anzuregen. Da-
bei ist eine Diskretisierung der Kardanwelle in mindestens 5 Teilwellen erforderlich,
um das Ubertragungsverhalten der Kardanwelle (inkl. Tilger) mit den notwendigen
Schwingungsphdnomenen im definierten Frequenzbereich abbilden zu kénnen.

Die Einbindung elastischer Korper im Bereich der Kardanwelle bei echtzeitfa-
higen Antriebsstrangmodellen ermdglicht es, Biegeschwingungen der Kardanwelle
mit zu beriicksichtigen. Dadurch wird eine verbesserte Ergebnisqualitit der Schwin-
gungen im Bereich des Hilfsrahmens und des Hinterachsgetriebes erreicht. Fiir eine
detaillierte Abbildung der Schwingungen ist es ausreichend die ersten 4 Eigenmo-
den (ersten Biegungen und Torsion) bei der modalen Reduktion einzubinden. Um die
dynamische Kraftanregung an den Koppelstellen zum Fahrzeugaufbau mit Echtzeit-
Modellen genauer abbilden zu konnen, ist es zusdtzlich auch erforderlich, die ela-
stische Aufhingung des Hinterachsgetriebes und des Hilfsrahmens abzubilden. Eine
Vereinfachung des Systems nur auf ein elastisch gelagertes Hinterachsgetriebe be-
deutet eine deutliche Verschlechterung der Ergebnisqualitit.

Schlupfbasierte Reifenmodelle zeigen bei hoherfrequenten Schwingungen ein zu
stark geddmpftes Schwingungsverhalten. Durch eine Modellerweiterung um ein Single-
Contact-Point-Transient-Tire-Model kénnen die Rotationsschwingungen an den Ré-
dern im Vergleich zur Messung mit guter Ubereinstimmung der Drehzahl- und Am-
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plitudenlage abgebildet werden. Die Rechenperformance verschlechtert sich durch
diese Modellerweiterungen kaum.

Mit den angefiihrten Modellverbesserungen und Modellrichtlinien ist es moglich
bei Echtzeit-Modellen Drehschwingungen im Frequenzbereich bis ca. 100 Hz mit
nahezu gleicher Ergebnisqualitit wie bei Offline-Modellen zu berechnen. Dabei er-
reichen echtzeitfahige Torsionsschwingermodelle des Antriebsstranges ohne flexible
Korper die Echtzeitfihigkeit und konnen auf Hardware in the Loop (HiL) Systemen
eingesetzt werden. Die Echtzeitfihigkeit von Modellen mit elastischen Korpern im
Bereich der Kardanwelle wurde auf einem Standard PC abgeschitzt. Die Umlegung
der Berechnungsdauer auf die des Echtzeitsystems bestatigt mit hoher Wahrschein-
lichkeit, dass auch fiir diese Modelle die Echtzeitfahigkeit gegeben ist. An die Gren-
zen der Echtzeitfihigkeit stofen Antriebsstrangmodelle bei der Einbindung modal
kondensierter Korper und durch eine zunehmende Modellkomplexitat. Bei zusitz-
licher Beriicksichtigung der Aufhdngung des Hinterachsgetriebes werden mit dem
Modell auch die gekoppelten Biegeschwingungen der Kardanwelle und des Hinter-
achsgetriebes beriicksichtigt, jedoch verschlechtert sich damit die Echtzeittfahigkeit
deutlich.

Eine neue Methode zur Identifikation von nicht vorhandenen bzw. mit Unsicher-
heiten behafteten Modellparametern mittels eines vollig automatisierten Messungs-
und Rechnungsabgleich wurde entwickelt. Diese beruht auf dem Vergleich der Am-
plitudenverldufe der dominierenden 2. Motorordnung im Frequenzbereich und ver-
bessert die Abweichung zur Messung um mehr als 70%. Eine Optimierung auf Basis
von direkten Zeitbereichsdaten erwies sich nicht als zielfithrend, da bereits geringe
Phasenverschiebungen der Zeitsignale eine Optimierung ineffizient machen.

Die mit Hilfe des automatisierten Messungs- und Rechnungsabgleiches ermittel-
ten Parameterwerte geben Riickschliisse auf die im Gesamtsystem unter realem Be-
trieb auftretenden Parameterwerte. Es zeigt sich, dass die iiblicherweise vorhandenen
statischen Drehsteifigkeiten zu gering sind und bei Gesamtantriebsstrangsimulatio-
nen erhoht werden miissen, wie dies auch in der Literatur fiir derartige Werkstoffe
beschrieben ist. Die Dampfungen weisen einen noch deutlicheren Anstieg auf. Insbe-
sondere bei den Hardyscheiben werden die Parameter im Vergleich zur vorhandenen
Literatur in der Optimierung besonders hoch berechnet (Faktor ca. 10). Es zeigt
sich jedoch, dass mit niedrigeren Werten, wie durchaus in der Literatur bestétigt,
nach wie vor eine deutliche Verbesserung zum Basismodell erreicht wird.

Anhand eines detaillierten Offline-Simulationsmodells wird gezeigt, dass iibli-
cherweise in der Industrie vorhandene Basismodelle zu verbessern sind, um Schwin-
gungen des Antriebsstranges im Frequenzbereich bis 100 Hz mit hoher Ergebnis-
qualitdt zu simulieren. Der Nachweis beruht auf einer systematischen Vorgehens-
weise mit Modellverbesserungen am Teilsystem und anschliefendem Vergleich des
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Gesamtsystemverhaltens. Im Zuge der Analysen auf Teil- und Gesamtsystemebe-
ne wurden zusétzlich auch die Modellbildung und Parametrierung von nichtlinearen
Ubertragungselementen im Antriebsstrang wie dem Zweimassenschwungrad und den
Elastomerlagern im Bereich der Hinterachse eingehend untersucht.

Mittels eines physikalischen Modells des Zweimassenschwungrades, welches die
Masse der Feder, die Reibung der Feder im Ringkanal und den Kontakt zwischen
Federwindungen beriicksichtigt, kann das nichtlineare Ubertragungsverhalten ge-
nauer abgebildet werden. Dieses Modell weist jedoch, aufgrund der benotigten klei-
nen Schrittweite, den Nachteil einer langen Berechnungsdauer auf. Durch Analyse
der Hystereseschleifen bei verschiedenen Drehzahlen kann das drehzahlabhéingige
Dampfungs- und Steifigkeitsverhalten ermittelt und ein phinomenologisches kennli-
nienbasiertes Modell des Zweimassenschwungrades abgeleitet werden. Durch die Im-
plementierung des nichtlinearen Verhaltens {iber die drehzahlabhéngige Steifigkeits-
und Dadmpfungskennlinie kann dieses Modell auch fiir die Echtzeit-Simulation ein-
gesetzt werden. Die Kennlinien sind jedoch fiir den untersuchten Lastfall limitiert,
erreichen dabei aber die gleiche Ergebnisqualitdt bei deutlich reduzierten Rechen-
zeiten.

Elastomerlager, wie sie zum Beispiel zur Schwingungsentkoppelung zwischen
Fahrwerk und Fahrzeugautbau im Bereich der Hinterachse verwendet werden, wei-
sen ein deutlich nichtlineares Ubertragungsverhalten, mit Amplitudenabhiingigkeit,
Frequenzabhingigkeit, Alterungseinfliissen, Temperaturabhingigkeit, Einfliisse auf-
grund mehraxialer Belastung und Vorlast auf. Im Bereich der Hinterachse werden fiir
Elastomerlager hdufig nur sehr vereinfachte Modellansitze mit Kraft-Weg-Gesetzen
und idealer viskoser Dampfung (aus statischen Kennlinien ermittelt) verwendet. Es
konnte gezeigt werden, dass bei Beriicksichtigung der dynamischen Steifigkeit bei
ca. 50 Hz das Schwingungsverhalten im Vergleich zur Messung deutlich besser ab-
gebildet werden kann. Mit der Einbindung eines noch detaillierteren Modells nach
Pfeffer, das die Frequenzabhéngigkeit der Steifigkeit genauer abbildet, wird eine zur
Messung vergleichbare Genauigkeit erreicht.

Wegen der Modellkomplexitdt und Berechnungsdauer ist eine direkte Optimie-
rung von unbekannten Modellparametern beim detaillierten Offline-Modell sehr lang-
wierig und nicht mehr zielfiihrend. Um diesen Nachteil zu umgehen, wurde die
Methode zum systematischen Abgleich zwischen Messung und Rechnung erwei-
tert. Durch die Identifikation des Mehrkorpersimulations-Modells durch ein Kriging-
Metamodell wird der Abgleich deutlich beschleunigt. Aufgrund der grofsen Parame-
teranzahl beruht die erweiterte Methode auf Suboptimierungen, in der Parameter
gruppiert werden. Die Parametersamples werden mittels Latin-Hypercube-Sampling
generiert. Die Methode bietet zusétzlich den Vorteil, dass der gesamte definierte Pa-
rameterraum betrachtet und damit die Wahrscheinlichkeit, ein moglichst globales
Minimum zu finden, stark erhoht wird. Zusétzlich lisst sich diese Vorgehensweise
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gut parallelisieren und bietet damit einen noch weiteren Rechenzeitvorteil. Die Opti-
mierung erweist sich gegeniiber der direkten Optimierung als sehr stabil, da die Ap-
proximation mittels Kriging-Metamodellen das Zielfunktional leicht gldttet. Durch
den systematischen Messungs- und Rechnungsabgleich wird die Ergebnisqualitit im
Vergleich zu den verbesserten Modellen mit dynamischer Steifigkeit nochmals um
ca. 20% verbessert. Die ermittelten Parameterwerte bilden das Modellverhalten im
realen Betrieb noch besser ab und geben damit Riickschliisse auf Parametereinfliisse
unter realen Betriebsbedingungen.

Die geringere Parameteranzahl (ca. 10) und die kurze Rechenzeit beim Echtzeit-
Modell verbessert bei der Abstimmung der Steifigkeits- und Démpfungsparameter im
Bereich der Drehschwingungen die Ergebnisqualitét bei geringer Optimierungsdauer
deutlich. Beim Offline-Modell und dem Abgleich von Steifigkeits- Dampfungspara-
metern im Bereich der Schwingungsanregung zum Fahrzeugaufbau stofst die ent-
wickelte Methode mittels Metamodell und Suboptimierung, aufgrund der groferen
Anzahl von Parametern (> 30) und der deutlich langeren Berechnungsdauer, an die
Grenzen. Es wird dabei eine nicht so deutliche Modellverbesserung im Vergleich zu
den Drehschwingungen erreicht.

Mit den beschriebenen Simulationsmethoden kénnen Schwingungen im PKW-
Antriebsstrang im Frequenzbereich bis ca. 100 Hz effizient und mit verbesserter
Ergebnisqualitat simuliert werden. Die erarbeiteten allgemein giiltigen Richtlinien
zur Modellbildung und -parametrierung und die Erkenntnisse zu Recheneffizienz
und Ergebnisqualitit sind ein wichtiger Beitrag zur Verbesserung des Simulations-
prozesses. Damit wird die Forderung nach virtuellen Produktentwicklungsmethoden,
welche vor allem in der frithen Phase noch stéirker zu forcieren sind, unterstiitzt.
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