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Kurzfassung

Die Arbeit beschaftigt sich mit der Simulation von Drehschwingungsphdnomenen
in Antriebsstrangen von Nutzfahrzeugen. Dabei liegt der Fokus auf der Hand-
habung einer hohen Variantenbreite von Fahrzeugen und der Beherrschung der
damit einhergehenden grofien Varianz von Schwingungsproblemen. Dazu werden
zuerst aus der Literatur relevante Schwingungserscheinungen erarbeitet und deren
Modellierbarkeit in Abhéangigkeit eines Modelldetaillierungsgrades bestimmt. Fiir
die Modellierung wird das System Antriebsstrang zunéchst in Funktionsmodule
untergliedert. Jedes Funktionsmodul kann unabhéngig ausgetauscht und durch
Varianten ersetzt werden. So wird die Abbildung unterschiedlichster Fahrzeugva-
rianten moglich. Weiterhin wird angestrebt die Module so zu gestalten, dass jedes
relevante Schwingungsphdanomen mit geringst moglichem Rechenaufwand abge-
bildet werden kann. Dazu werden die Module in mehreren Detaillierungsstufen
ausgearbeitet. Aus den Ergebnissen der Literaturrecherche wird eine Systematik
abgeleitet, welche den Schwingungserscheinungen fiir jedes Modul die notige De-
taillierungsstufe zuordnet. Um den Prozess der Untersuchungen grofier Anzahlen
unterschiedlicher Fahrzeugvarianten zu beschleunigen, wird zudem eine Automa-
tisierung der Modellaufbereitung und Berechnung vorgeschlagen.

Nach einer Beschreibung der Datenquellen und Parametrisierung der Modelle
werden zwei Beispiele vorgestellt, die die Simulation von Schwingungsphanomenen
mit den erstellten Modellen veranschaulichen. Im ersten Beispiel werden im Ver-
gleich von Messungen und Simulation Geschwindigkeitshochldufe gezeigt, welche
eine Einschatzung der Modellgiite auf Basis von angesprochenen Eigenfrequenzen
ermoglichen. Im zweiten Beispiel wird ein spezifisches Phénomen ("Ruckeln") in
Messungen und simulativ untersucht sowie verglichen. Dadurch wird die vorge-
nommene Auswahl der Modelldetaillierungsstufen bestétigt und der entsprechen-
de Einfuss bei abweichender Detaillierung gezeigt.
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Abstract

This work adresses the simulation of torsional oscillation phenomena in drivetrains
of commercial vehicles. Its focus being the management of the high numbers of
vehicle variants and the handling of the resulting high variance in oscillational
problems. An initial literature research identifies the relevant oscillation pheno-
mena and defines the model requirements with reference to the necessary level
of detail. For the modelling process the drivetrain is partitioned into functional
modules. Every functional module can independently be replaced by a variant.
This allows for the configuration of a high number of different vehicle variants.
Furthermore the modules are designed in such a way, that each relevant oscillation
phenomenon can be simulated with minimal calculatory efforts. This is achieved
by developing every module in a set of modelling detail levels.

Deduced from the results of the literature investigation a classification system
connects the relevant oscillation phenomena with the required level of detail for
every module. To enhance the efficiency of the simulation of variants an automated
process comprising of model set-up and calculation is presented.

After a description of the data sources and parametrisation of the models, two
examples are used to demonstrate the simulation of oscillation phenomena with
the developed models. The first example shows a comparison of measured and
simulated results of a velocity run-up. This example allows for an evaluation of
model quality based on the excited eigenfrequencies. With the second example a
specific oscillation phenomenon (’shudder’) is investigated and the results of the
simulation are directly compared with test measurements. This example shows
the selection of the correct level of detail for the model, subsequently the possible
effects of changing the models level of detail are also shown.
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Abkiurzungen und Notationen

Im folgenden Abschnitt werden die wichtigsten, nicht im allgemeinen Sprachge-
brauch iiblichen Abkiirzungen kurz zusammengefasst. Im zweiten Teil wird die
Notation, die fiir die Darstellung der mathematischen Formeln verwendet wurde,
kurz vorgestellt. Da einzelne Formelzeichen immer im fortlaufenden Text direkt
benannt werden, wird von einer Auflistung hier abgesehen.

Abkiirzungen

CAD Computer Aided Design

DAE Differential-Algebraic Equation (Differential-algebraische
Gleichung)

DFT Digital Fourier Transformation

DMS Dehnmessstreifen

DOF Degree of Freedom

EF Eigenfrequenz

FE- Finite-Elemente-

FEM Finite-Elemente-Methode
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LKW Lastkraftwagen

MKS Mehrkoérpersimulation

NFZ Nutzfahrzeug

el



Inhaltsverzeichnis

NKW Nutzkraftwagen

NVH Noise Vibration Harshness

ODE Ordinary Differential Equation (Gewohnliche
Differenzialgleichung)

OEM Original Equipment Manufacturer

PKW Personenkraftwagen

Notation
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1. Einleitung

Der Antriebsstrang ist eine der Kernbaugruppen von Fahrzeugen, die wichtige
Eigenschaften und damit die Attraktivitat des Fahrzeugs bestimmen. Zu den be-
sonders zentralen Eigenschaften zdhlen Sicherheit, Komfort und Effizienz. Fiir den
Nutzfahrzeugsektor spielt im Vergleich zum PKW die Effizienz im Sinne geringen
Kraftstoffverbrauchs eine besonders grofie Rolle. Sicherheit und Komfort sind zu-
dem nicht nur aus Perspektive von Fahrzeuginsassen, sondern ggf. auch beziiglich
der Ladung zu betrachten.

Die Aufgabe des Antriebsstranges ist es, die Antriebsleistung dynamisch in
eine Fahrzeugbewegung umzusetzen. Das aus dieser Aufgabe resultierende dyna-
mische System birgt aufgrund seiner hohen Komplexitat global sowie lokal um-
fassendes Schwingungspotenzial. Die zahlreichen Schwingungsphénomene, die in
der Erzeugung und Ubertragung der Antriebsleistung auftreten konnen, wirken
sich vor allem auf den Komfort des Fahrzeugs aus, konnen aber auch zu einem
sicherheitsrelevanten Mafl anschwellen. Einfliilsse auf die Effizienz hat in erster
Linie die Antriebsmaschine selbst, doch auch in der Ubertragung der Leistung
durch die einzelnen Komponenten fallen zahlreiche Verluste an, die sich auf den
Wirkungsgrad des Antriebsstrangs auswirken. Damit ist der Antriebsstrang ein
ausgezeichneter Angriffspunkt, um die genannten Eigenschaften fiir ein Fahrzeug
zu evaluieren und zu optimieren.

Das System Antriebsstrang selbst weist bereits hohe Komplexitét in seinen Bau-
gruppen auf. Fir die Entwicklung von Nutzfahrzeugen potenziert sich diese Kom-
plexitat aufgrund der hohen Variantenvielfalt von Fahrzeugen, die bedient werden
muss. Zu den Nutzfahrzeugen gehoren nicht nur Liefer- und Verladefahrzeuge, die
noch einmal in Fernverkehr, Verteilerverkehr und Traktionsanwendungen unter-
schieden werden. Eine wichtige Gruppe stellt auch der Personentransport dar,
ebenfalls unterschieden in Fernverkehr, Regionalverkehr und Stadtverkehr. Au-
Berdem gibt es Sonderfahrzeuge, die fiir spezielle Einsdtze genutzt werden, bspw.



1.1. MOTIVATION

Loschfahrzeuge oder Winterdienstfahrzeuge. Daraus ergeben sich weitreichende
Unterschiede fiir die Fahrzeugantriebsstrange. Besonders relevant sind fiir den
Antriebstrang Anzahl und Position der angetriebenen Achsen, wobei in ausge-
filhrten Fahrzeugen tiblicherweise nicht mehr als fiinf Achsen angetrieben sind.
AuBlerdem spielt die Lénge zwischen Antriebsmaschine und erster angetriebener
Achse eine grofle Rolle, da sie durch den Antriebsstrang, mafigeblich durch die
Lange einer Gelenkwelle, iiberbriickt werden muss. Dariiber hinaus resultieren
aus unterschiedlichen Antriebsleistungsklassen Abweichungen in Aufbau und Be-
schaffenheit der Antriebsstrangkomponenten.

Die Schwingungsneigung von Antriebsstrangen im Kontext der Variantenviel-
falt im Nutzfahrzeugbereich eréffnet eine komplexe Entwicklungslandschaft, die
viel Potenzial zur Verbesserung von Analyseprozessen, Verkiirzung von Entwick-
lungszeiten und Optimierung von Bauteilen bietet. Im Folgenden wird dazu die
Motivation fiir die vorliegende Arbeit genauer erlautert. Daraus werden die Ziel-
setzungen abgeleitet und deren Aufarbeitung im Aufbau der Arbeit gezeigt.

1.1. Motivation

Schwingungen im Antriebsstrang und damit verkniipfte Probleme existieren schon
seit es das Kraftfahrzeug und damit seinen Antriebsstrang selbst gibt. In Zeiten
immer grofer werdender Anforderungen an die Effizienz — z.B. durch steigende
Olpreise, oder auch Verschiarfungen von Umweltauflagen — steigen die Anstren-
gungen zur Verringerung des Kraftstoffverbrauchs. Ein prominenter Ansatz zur
Erhohung des Wirkungsgrades in der Ubertragung der Antriebsleistung ist die
zunehmende Entdémpfung der Komponenten im Antriebsstrang. Wahrend sich
diese Mafinahme positiv auf den Kraftstoffverbrauch auswirkt, entstehen daraus
aber Einfliisse auf das dynamische Schwingungsverhalten des Systems. Durch die
Verringerung der Dampfung — gemeinhin als Reibungsminimierung bekannt — im
System konnen unterschiedliche Schwingungsprobleme starker zu Tage treten oder
entstehen, wo sie zuvor gar nicht zu erkennen waren. Diese Entwicklung lenkt den
Fokus zunehmend auch auf die Analyse von Schwingungseffekten, die in der Folge
im Antriebsstrang auftreten.

Wie erlautert, ist eine der Herausforderungen im Nutzfahrzeug, dass die Viel-
zahl an Varianten die Systeme sehr stark variieren lasst. Damit ist die Extra-
polation von Untersuchungsergebnissen auf unterschiedliche Fahrzeugkonfigura-
tionen sehr schwierig und zum Teil auch gar nicht moglich. Die Uberpriifung
des Schwingungsverhaltens wird iiblicherweise durch Prototypenbau und Simu-
lation angegangen. Entwicklungszeit und -ressourcen erlauben iiblicherweise nur
Stichproben fiir den Bau und die Untersuchung von Prototypen. Dies macht die
Simulation zu einem wichtigen Werkzeug im Entwicklungsverlauf. Die Simulation
erlaubt es, bestimmte Entwicklungsprozesse zeitlich vorzuziehen und hilft dabei,
Entwicklungszeiten zu verkiirzen. Zudem ist es im virtuellen Umfeld einfacher,
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auf die Zustandsgroflen eines Systems zuzugreifen. Dadurch kann ein tieferes Ver-
stdndnis flir die Schwingungssysteme aufgebaut und Verbesserungen effektiver
angegangen werden.

Doch auch die Simulation erfordert spezifische Modelle fiir unterschiedli-
che Fahrzeugkonfigurationen. Um einen Benefit fiir die Entwicklungszeiten und
-kosten, sowie erhohtes Wissen um die mechanischen Systeme und Probleme er-
zeugen zu konnen, muss eine Methodik zur Beherrschung der Varianten entwickelt
werden. Dabei bietet es sich zudem an, von den iiber einen langen Zeitraum erar-
beiteten Ergebnissen von Forschungen zu profitieren, die sich in der Entwicklung
des Antriebsstrangs mit dessen Schwingungsphénomenen beschéftigt haben.

1.2. Zielsetzung

Ziel der Arbeit ist die Entwicklung einer Systematik zur Simulation von Schwin-
gungsphédnomenen im Nutzfahrzeugantriebsstrang. Der Fokus der Methodik liegt
in der Beherrschung von Fahrzeugvarianten mit spezifischem Bezug auf ausge-
wahlte Schwingungsphanomene. Um einen effizienten Prozess zu entwickeln, sollen
signifikante Schwingungsphdnomene ausgewahlt und mit Hilfe von Forschungser-
gebnissen aus der Literatur charakterisiert werden. Die angestrebte modulare Sys-
tematik besitzt damit zwei Ebenen. Mit der ersten Ebene soll die Beherrschung
der Variantenvielfalt ermdglicht werden. Durch eine Fragmentierung des Gesamt-
systems in austauschbare Einzelkomponenten soll eine umfassende Abdeckung
der zu entwickelnden Fahrzeugvarianten erreicht werden. Die zweite Ebene dient
der Spezifizierung des Analyseziels. Um nicht nur einzelne Systemkonfigurationen
untersuchen zu koénnen, sondern in Variantenrechnungen viele Systeme nachein-
ander abzuarbeiten, ist eine hohe Recheneffizienz der Modelle erforderlich. Dies
soll durch die Definition eines Modelldetaillierungsgrades in Abhéngigkeit des
Analyseziels, also des ausgewahlten Schwingungsphdnomens geschehen. In einem
weiteren Schritt ist ein Anwenderwerkzeug vorgesehen, das einen einfachen Zu-
gang zu den Simulationsergebnissen bietet, ohne weitreichende Kenntnisse fiir die
Simulationsumgebungen zu erfordern.

Durch die Umsetzung dieser Systematik wird eine hohe Anzahl unterschied-
licher Antriebsstrangvarianten auf spezifische Schwingungsprobleme hin unter-
sucht. Damit werden schnellere Entwicklungszeiten und hohere Systemfidelitat
angestrebt. Auflerdem soll der Aufbau zahlreicher Simulationsmodelle durch die
Zuganglichkeit bestimmender Zustandsgrofien einen Gewinn an Expertise beziig-
lich der Ursachen und Einfliisse von Schwingungen im Antriebsstrang ermoglichen.
Durch die Umsetzung einer Anwenderoberfliche sollen Simulationsergebnisse ein-
fach erzeugt und ausgewertet werden, um einen besseren Informationstransport
zu erlauben.
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1.3. Aufbau der Arbeit

In Kapitel 2 der Arbeit werden die Forschungsergebnisse aus der Literatur vor-
gestellt, die als Grundlage fiir die Arbeit genutzt werden. Der erste Teil des Ka-
pitels behandelt die Schwingungsphdnomene, die in Antriebsstrangen von PKW
und NKW in vergangenen Forschungen identifiziert und charakterisiert wurden.
Im zweiten Teil werden Anséitze der modularen Modellierung fiir die Simulation
von Antriebsstrangen vorgestellt.

Kapitel 3 enthélt ausgewéhlte Grundlagen, die im weiteren Verlauf der Arbeit
zur Beschreibung von Simulationsmodellen aufgenommen werden. Im ersten Ab-
schnitt wird die Beschreibung dynamischer Systeme vorgestellt und die Auswahl
der Simulationsumgebung fiir die Antriebsstrangmodelle dieser Arbeit erldutert.
Der zweite Abschnitt befasst sich mit einigen physikalischen Eigenschaften, die
besondere Relevanz fiir die Modellierung der Antriebsstrangkomponenten haben.
Dies sind zum einen die Eigenschaften von Reibungsprozessen und zum anderen
die Eigenschaften von Elastomerwerkstoffen. Der letzte Abschnitt dieses Kapi-
tels widmet sich der Analyse von dynamischen Systemen. Hier werden Methoden
zur Beschreibung von Schwingungen, der Berechnung von Kenngréfien und deren
Visualisierung vorgestellt.

In Kapitel 4 wird auf die Modellbildung von Struktur und Einzelmodellen ein-
gegangen. Der erste Teil zeigt die modulare Struktur, die fiir die Beherrschung
von Variantenvielfalt und Schwingungsphdnomenen entwickelt wurden. Die dort
definierten Modellbausteine werden im folgenden Abschnitt genauer beschrieben.
Im dritten Teil wird auf die Umgebungsmodelle eingegangen, in der die einzelnen
Komponenten zusammengefiigt werden. Der vierte und letzte Abschnitt widmet
sich der Integration der Systematik in eine vorhandene Simulationsumgebung ei-
nes Nutzfahrzeug OEM, dem bei MAN Truck & Bus AG entwickelten Simulations-
Framework.

In Kapitel 5 wird beschrieben, wie die Parameter der zahlreichen Modelle er-
hoben werden. Im ersten Teil werden die Parameter beschrieben, die den Her-
stellerangaben entnommen werden koénnen. Dabei wird auf die Problematik der
Genauigkeit der Angaben eingegangen. Der zweite Abschnitt behandelt die Daten,
die mit Hilfe vorhandener Wert berechnet werden konnen. Im dritten Teil wer-
den die Parameter und Groflen vorgestellt, die mit Hilfe von Messungen erzeugt
werden. Hier werden die Messergebnisse von Versuchen an einem Elastomerzwi-
schenlager der Gelenkwelle und Ergebnisse von Reibungs- und Verlustmessungen
an der gesamten Gelenkwelle vorgestellt.

Kapitel 6 zeigt die Ergebnisse von Messungen an einem Gesamtfahrzeug auf
einem Rollenpriifstand, die zur Validierung und Veranschaulichung von Schwin-
gungsphénomenen durchgefithrt wurden. Die Messergebnisse werden mit den Er-
gebnissen zugehoriger Simulationen verglichen. Der erste Teil des Kapitels widmet
sich der Analyse von Geschwindigkeitshochldufen zur allgemeinen Identifikation
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von Eigenwerten und Schwingungen. Im zweiten Teil werden konkrete Versuche
zum Erzeugen von Ruckelschwingungen durchgefiihrt.

Kapitel 7 enthélt eine Zusammenfassung der Arbeit und bietet einen Ausblick
fiir weiteres Vorgehen.

Da die Arbeit in enger Kooperation mit der MAN Truck & Bus entstanden
ist, unterliegen die fiir die Simulationsmodelle verwendeten Daten einer strengen
Geheimhaltungspflicht. Im Allgemeinen werden deshalb in der Arbeit normier-
te Werte und Verlaufe gezeigt, um qualitative Ergebnisse darstellen zu konnen.
Parameter konnen nur fiir unabhéangige Beispielmodelle angegeben werden (siehe
Kap. 3.2.2).
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2. Stand der Technik

Seit dem 19. Jahrhundert gibt es Fahrzeuge mit motorischem Antrieb und ebenso
lange existieren Schwingungsprobleme, die bei der Ubertragung der Antriebsleis-
tung auftreten. Entsprechend wurden in der stetigen Entwicklung der Antriebs-
strangsysteme unzahlige Phanomene beschrieben, untersucht und bekampft. Zum
heutigen Zeitpunkt ist eine hohe Bandbreite an Effekten und Problemen mit
Schwingungen im Antriebsstrang bekannt, die sich auf einzelne Teilkomponenten
oder auch das gesamte Antriebsstrangsystem auswirken. In dieser Arbeit werden
diese Untersuchungsergebnisse aufgriffen und die Erkenntnisse genutzt, um hinrei-
chend genaue mechanische Modelle zu deren Abbildung zu erstellen. Im Folgenden
werden die fiir Nutzfahrzeugantriebsstrange mit Verbrennungsmotoren relevanten
Phéanomene vorgestellt.

Mit wachsendem Einzug simulativer Methoden in die Fahrzeugentwicklung ge-
winnen auch Vorgehen an Bedeutung, die sich der effizienten Untersuchung von
Modellvarianten widmen. Der Kern der vorliegenden Arbeit, die Entwicklung ei-
ner modularen Modellstruktur mit Bezug zu den Schwingungsphdnomenen, baut
auf den im Abschnitt 2.2 vorgestellten Methoden zur Variantenbeherrschung in
der Simulation auf.

2.1. Schwingungsphanomene im Antriebsstrang

Bei der Analyse von Schwingungsphédnomenen, insbesondere in der Fahrzeugtech-
nik, ist es iiblich, eine Zuordnung zu verwenden, mit deren Hilfe die menschliche
Wahrnehmbarkeit der Schwingung beschrieben wird. Dafiir hat sich die engli-
sche Abktirzung NVH etabliert, sie steht fir die drei Frequenzbereiche Noise,
Vibration und Harshness. Der Bereich niedriger Frequenzen beschreibt dabei die
Schwingungen, die als Vibration fithlbar sind, in Bereichen hoher Frequenzen wer-
den Schwingungen als Gerdusche (Noise) wahrgenommen. Der dazwischenliegen-



2.1. SCHWINGUNGSPHANOMENE IM ANTRIEBSSTRANG

de Bereich wird zu Deutsch als ,Rauhigkeit“( Harshness) bezeichnet und bedeutet,
dass Schwingungen der zugehorigen Frequenzen als Vibrationen und Geréusche
zugleich wahrgenommen werden. Da die Wahrnehmung einer Schwingung nicht
zuletzt von Mensch zu Mensch unterschiedlich ist, sondern auch von weiteren Fak-
toren, wie ihrer Dauer und Intensitét, abhingt, sind die Grenzen der drei Bereiche
sehr unscharf [79]. Zur groben Einordnung gilt fiir die rein fithlbaren Frequenzen
in etwa ein Bereich bis 20 Hz, ab ca. 200 Hz werden die Schwingungen aus-
schlieBlich als Gerdusch wahrgenommen. Dazwischen liegt der Ubergangsbereich
[83]. Entsprechend der frequenzbasierten Zuordnung ist auch die Relevanz der
Schwingungsphénomene im Antriebsstrang zu verstehen. Schwingungen, die im
Bereich der Vibrationen liegen, beeintrachtigen den gefiihlten Komfort im Fahr-
zeug, haben aber auch Auswirkungen auf die Fahrbarkeit und Ladungssicherheit.
Schwingungen, die den Gerduschen zugeordnet werden, storen vor allem in Bezug
auf den akustischen Komfort. Dazwischen liegen Phdnomene, die iiberschneidende
Auswirkungen hervorbringen. Bauteilschiadigungen treten je nach Energieinhalt
und betroffener Komponente in einem breiteren Frequenzspektrum und damit in
allen Bereichen auf [83].

Entsprechend ihres breiten Beeintrachtigungsspektrums stehen Schwin-
gungsphidnomene in Antriebsstrdngen konventioneller Fahrzeuge schon seit
geraumer Zeit im Interesse wissenschaftlicher Untersuchungen. Die Fiille an
Studien und Dokumentationen ist grof}; so dass in der folgenden Analyse nur
ausgewahlte Ergebnisse und Studien besonderer Relevanz aufgezeigt werden. Der
Stand der Technik wird wie folgt vorgestellt:

1. Welche Schwingungsphénomene wurden identifiziert?

2. Durch welche Parameter konnen sie bestimmt werden?

3. Welche Modellkomplexitéit erfordert das jeweilige Phénomen fiir die simu-
lative Abbildung?

Die Komplexitéit eines Modells kann dabei hinsichtlich zweier Aspekte erhoht
werden. Zum einen kann eine Steigerung der Freiheitsgrade (DOF = Degree(s) of
Freedom) erfolgen. Dies geschieht entweder in bestehender Koordinatenrichtung
oder in zusatzlichen Dimensionen, z.B. bei der Koppelung rotatorischer mit trans-
latorischen Bewegungen. Zum anderen kann eine Komplexitatssteigerung durch
zunehmende Nichtlinearitat der Modellierungskomponenten erreicht werden.

Im Folgenden werden die Phanomene beschrieben, die aufgrund ihrer Relevanz
in der Literatur besonders prisent sind. Eine Ubersicht ist in Abb. 2.1 zu finden.
Die angeregten Frequenzbereiche konnen je nach Fahrzeug vergleichsweise stark
variieren. Dies gilt insbesondere fiir Nutzfahrzeuge, wo wichtige Einflussfaktoren
wie Ladung, Ubersetzung, Fahrzeuglinge, Gehdusegrofien etc. sehr unterschied-
lich ausfallen kénnen. Deshalb wird im Weiteren keine Prézisierung der Frequenz-
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bereiche vorgenommen - eine grobe Einordnung kann der Abb. 2.1 entnommen
werden.

P | Getriebeeiern
| | Boom und Moan

] | Anfahrschiitteln
[ | Heulen
|| | Rasseln
| | Kupplungsrupfen
|| | Motorstuckern
] Clunk
P | | Ruckeln

107! 10° 10 102 103
Frequenz [Hz]

Phanomene

Abbildung 2.1.: Ubersicht iiber die relevanten Schwingungsphdnomene mit zuge-
horigem Frequenzbereich [124], [90]

Ruckeln

Das Phénomen, welches die erste globale Eigenfrequenz des geschlossenen An-
triebsstrangs betrifft, wird als Ruckeln (im Englischen shuffle) bezeichnet. Bei
dieser Eigenfrequenz beschreibt das System eine rotatorische Schwingform tiber
alle Komponenten hinweg. Zur Veranschaulichung eines solchen Systems ist ein ge-
schlossener Antriebsstrang auf einem Rollenpriifstand als lineares Torsionsschwin-
gungssystem in Abb. 2.2 skizziert. Die Komponenten beziehen sich auf einen bei-
spielhaften Standardantriebsstrang, eine Skizze dazu ist in Abb. 3.1 zu finden.

a b ¢ d e

1 2 3 4 5 6

Abbildung 2.2.: Lineares Torsionsschwingungssystem eines beispielhaften ge-
schlossenen Antriebsstrangs.
Drehmassen: (1) Kurbelwelle, (2) Kupplung, (3) Getriebe, (4)

Gelenkwelle, (5) Differenzial, (6) Rolle
(a) bis (e) Torsionsfeder und -ddmpferelemente
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In Abb. 2.3 ist ein Beispiel einer Ruckelschwingung dargestellt. Die Graphik
zeigt die Amplitude und Phase der Komponenten des Torsionsschwingungssys-
tems aus 2.2, die sich in der ersten Torsionseigenform auspréigen. Hier zeigt sich,
dass die iiber den Komponentenindex aufgetragene Eigenform einen Schwingungs-
knoten besitzt, an welchem sich die Drehrichtung umkehrt.

o
N—

cCooo
SO D00 =

o A4

Cooo
SN 00—

O A4

Norm.

Amplitude [—]
Phase [r] &

2 4 6 2 4 6
Drehmasse Drehmasse

Abbildung 2.3.: Skizzierte Eigenschwingungsform fiir das Phénomen Ruckeln in
a) Amplitude und b) Phase.
Drehmassen: (1) Kurbelwelle, (2) Kupplung, (3) Getriebe, (4)
Gelenkwelle, (5) Differenzial, (6) Rolle

Vor allem im NKW (Nutzkraftwagen) kann die Frequenz der Ruckelschwin-
gung aufgrund der grofien Drehmassen und hohen Ubersetzungen in kleinen Gén-
gen sehr niedrig sein (f < 1Hz) und damit besonders intensiv wahrgenommen
werden. Das Phénomen wird durch einen abrupten Lastwechsel angeregt, z.B.
durch schnelles Gasgeben oder -wegnehmen, Kuppelvorgiange oder Straflenanre-
gungen. Insbesondere bei niedrigen Drehzahlen und in kleinen Géngen treten
Ruckelschwingungen vermehrt auf [124]. Durch die Koppelung tiber die Reifen
kann eine Fahrzeuglangsschwingung induziert werden, die den passenden Namen
Bonanza-Effekt (im Englischen auch shunt) tragt.

Schon frith als schwierig bestimmbar beschrieben [190], haben sich diesem Phé-
nomen und seiner mathematischen Abbildung im Laufe der Zeit zahlreiche Unter-
suchungen gewidmet. Viele Studien zeigen, dass in erster Ndherung ein 2-DOF-
Modell mit linearer Approximation von globaler Steifigkeit und Dampfung den
grundlegenden Effekt, namlich die Schwingung in der ersten Eigenform, abbilden
kann [51], [206], [136]. Diese Néherung bedeutet, dass eine Linearisierung in ei-
nem stationdren Arbeitspunkt durchgefiihrt wird. Der stationdre Arbeitspunkt
wird aus den Randbedingungen bei z.B. im Versuch evidenter Ruckelanregung
abgeleitet und héngt von Fahrzeuglast und anregendem Motormoment ab. Die
Einfliisse, insbesondere des anregenden Moments werden im Weiteren noch de-
taillierter betrachtet. Die dem 2-DOF-Modell zugehorigen Parameter sind vom
Arbeitspunkt abhingig. Um die Einfliisse spezifischer Komponenten beurteilen zu
konnen und zudem Anregungen aus Koppelungen weiterer Koordinatenrichtun-
gen zu untersuchen, wird der Antriebsstrang in vielen Fallen feiner diskretisiert.
Dadurch wird auch die Parameteridentifikation vereinfacht, da elastokinemati-
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sche Eigenschaften auf tatséchliche Komponenten des Triebstrangs zuriickgefiihrt
werden konnen.

In vielen Arbeiten wird thematisiert, dass fiir die Abbildung der korrekten Ei-
genfrequenz der Einfluss der Steifigkeit der Steckwellen essenziell ist. Die im Sys-
tem wirkende Steifigkeit ist vor allem in niedrigen Gangen vergleichsweise gering
[113], [51], [58], [119]. Laut [51] ist aufgrund ihrer daraus folgenden Anregbarkeit
auch der Dampfungseinfluss der Steckwellen auf das Ruckeln grofi.

Fir die Erweiterung des 2-DOF-Modells spricht nach [119] auch, dass eine
Beeinflussung des Ruckelns, konkreter der Langsbeschleunigung des Fahrzeugs,
durch die Aggregatelagerung evident ist. Um den Einfluss korrekt abzubilden, ist
eine zusétzliche Modellierung translatorischer Freiheitsgrade und der Wirkrich-
tungen der Aggregatelagerung sinnvoll. [51] zeigt, dass die Ruckelschwingung
durch die Motorlagersteifigkeit sowohl in Fahrzeugldngs- als auch in Fahrzeug-
querrichtung beeinflusst wird. Auch [146] beweist in einem Vergleich, dass die
Abbildung der Motorlager fiir die Ruckelsimulation notig ist.

Eine weitere wichtige Komponente in Bezug auf die Abbildung der Steifig-
keit im Triebstrang ist die Kupplung. Der dort verbaute Torsionsdampfer ! ist
in den meisten Fahrzeugen mehrstufig ausgefithrt und besitzt damit nichtlineare
Steifigkeitseigenschaften. Abb. 2.4 zeigt die Skizze einer Kupplungsscheibe, de-
ren Aufbau die konstruktiv elastischen und dissipativen Elemente der Kupplung,
zusammengefasst unter der Bezeichnung Torsionsdémpfer, enthélt. Die Elemente
wirken zwischen dem Reibbelag (1), der fest mit dem Trégerblech (4) verbunden
ist und der Nabe (7), die in direkter Verbindung mit der Gegenscheibe (3) steht.
Als elastische Bauteile sind Druckfedern der Hauptstufe (2) und Druckfedern der
Vorstufe (6) vorhanden. Das dissipative Element des Systems ist als Reibeinrich-
tung (5) ausgefiihrt.

[51] beschreibt, dass die Kupplungssteifigkeit vor allem dann eine groe Rolle
im Ruckelverhalten spielt, wenn sie sehr gering ist und in der Folge den Einfluss
der Steckwellensteifigkeit tibersteigt. Solch eine geringe Steifigkeit kommt in der
ersten Stufe des Torsionsdampfers, dem Vordampfer, vor. Eine typische zweistu-
fige Kennlinie ist in Abb. 4.4 b) zu finden. Dies bestatigt auch [162] mit der
Feststellung, dass sich im Wirkbereich des Vorddmpfers der Kupplung aufgrund
der geringen Steifigkeit eine Eigenform einstellt, bei der sich der Kupplung nach-
folgende Drehmassen gegenphasig zum Schwungrad bewegen. Mit zunehmender
Torsionsddmpfer-Steifigkeit stellt sich die Phasenumkehr der Schwingung weiter
hinten in der Schwingerkette ein. Fiir den Fall, dass die Kupplung im Vordamp-
ferbereich arbeitet, ist auch der Einfluss der zugehorigen Dampfung hoch [51].
Insbesondere bei Anregungen, durch die die Kupplung vom Vordampferbereich
in den Hauptdampfer wechselt, oder anders herum, ist eine linearisierende Mo-

!Die Bezeichnung Torsionsddmpfer wird in der Literatur so verwendet, ist aber dahingehend
missverstandlich, dass er nicht nur die dissipierenden, sondern auch die elastischen Elemente
der geschlossenen Kupplung umfasst.
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Abbildung 2.4.: Kupplungsscheibe mit elastischen und dissipativen Elementen,
die zusammengefasst als Torsionsddmpfer bezeichnet werden. (1)
Reibbelag, (2) Druckfeder der Hauptstufe, (3) Gegenscheibe, (4)
Tréagerblech, (5) Reibeinrichtung, (6) Druckfeder der Vorstufe,
(7) Nabe

dellierung also nicht ausreichend. Da der Vordampfer im Bereich sehr geringer
Last wirksam ist, ist ein Ubergang zwischen Vor- und Hauptstufe beim Ruckeln
nicht unwahrscheinlich. Laut [87] verursacht die Nichtlinearitét des Torsionsele-
mements zudem Abweichungen zwischen Ruckeln im Zug und Ruckeln im Schub,
da die Grenzen von Vor- und Hauptdampfer nicht symmetrisch sind.

Die Komponente, die die primare Koppelung der rotatorischen mit der trans-
latorischen Bewegung ermoglicht und sich damit direkt auf die Fahrzeuglangsbe-
wegung auswirkt, ist der Reifen. Im Vordergrund steht das Verhalten, das sich
aufgrund des Reifenschlupfes ergibt. Die Abhéngigkeit der iibertragbaren Langs-
kraft des Reifens vom Schlupf ist besonders im Bereich geringen Schlupfes linear
approximierbar [124]. [120] beschreibt, dass sich Ruckeln tiblicherweise im Bereich
geringen Schlupfes abspielt. Aufgrund der Abhéngigkeit des Schlupfes von der
Fahrzeuglangsgeschwindigkeit und der Reifendrehzahl in diesem Bereich verhalt
sich der Reifen hier deshalb wie ein viskoser Dampfer. Mit zunehmender Fahr-
zeuggeschwindigkeit steigt somit die Dampfung der Ruckelschwingung [120], [27].
Damit entsteht der relevanteste Dampfungsanteil fiir Ruckeln im Reifen [113],
[51], [119].

Die Koppelung der rotatorischen auf die translatorische Bewegung bedeutet
auch, dass die Aufhédngungselemente des Fahrzeugs Einfluss auf das Ruckelver-
halten haben. In [113] wird die Steifigkeit der Aufhdngung in Fahrzeugldngsrich-
tung variiert. Der Einfluss wird mit dem der Anregungsidnderung verglichen und
ist vergleichsweise gering. Die Modellierung der Elastokinematik der Achse wird
vor allem wichtig, wenn Nickschwingungen in Folge von dynamischer Achslastver-
lagerung durch die Ruckelschwingung auftreten [119]. Beim LKW kommt dabei
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noch zusétzlich die Fahrerhauslagerung ins Spiel, fiir die, zumindest in Bezug auf
Komfort, dhnliche Einflussnahme angenommen wird. Damit ist die Modellierung
der Fahrerhauslagerung vor allem in Bezug auf Nickbewegungen des Fahrerhauses
relevant.

Die tibrigen Elastizitdten und Dampfungen im Antriebsstrang werden in der ge-
nannten Literatur tiblicherweise als linear angenommen, um eine gute Abbildung
des Ruckelverhaltens zu erreichen. Beim Getriebe ist zu beachten, dass laut [42]
die Torsionssteifigkeit des Gehauses zusammen mit den Lagersteifigkeiten einen
grofleren Anteil an der Verdrehung hat, als die vergleichsweise steifen Wellen und
Verzahnungen und deshalb mit abgebildet werden muss. Ein weiterer Gesichts-
punkt, der am Sonderfall LKW zu beachten ist, ist der torsionsweiche Leiterrah-
men. Nach [90] ist eine Berticksichtigung der Torsionssteifigkeit des Rahmens vor
allem bei hohen Momenten zwingend erforderlich.

Abgesehen von den mechanischen Eigenschaften des Triebstrangs, gibt es noch
weitere Aspekte, die sich mafigeblich auf die Ruckelschwingung eines Fahrzeugs
auswirken. Dazu gehort die Anregung durch den Motor. [102] untersucht die Aus-
wirkungen der Anderung des Moments iiber der Zeit und beschreibt eine Verstér-
kung von Ruckeln mit zunehmendem Momentenanstieg. [113] zeigt, dass fiir eine
rampenférmige Anregung eine minimale Ruckelanregung gegeben ist, wenn die
Dauer der Momentendnderung dem Reziprokwert der Ruckelfrequenz und dessen
ganzzahligen Vielfachen entspricht. Laut [51] gibt es fiir eine reale, von der Ram-
pe abweichende Anregung kein optimales Minimum, der von [113] beschriebene
Wert kann aber als guter Anhaltspunkt verwendet werden. [151] gibt zudem den
Hinweis, dass die Definition eines Minimums nur in Abwesenheit von Spiel im
Triebstrang getroffen werden kann, was ebenfalls nicht dem realen Triebstrang
entspricht. Spiel, das vor allem in Verzahnungselementen funktionsbedingt vor-
handen ist, wurde generell in vielen Studien als weiterer wichtiger Aspekt fiir die
Entwicklung von Ruckeln identifiziert. Nach [102] verstarkt zunehmendes Spiel
Ruckeln, die Zunahme verhélt sich aber nicht notwendigerweise linear. [51] zeigt,
dass das erste Maximum in der Langsbeschleunigung mit zunehmendem Spiel
zwar abnimmt, die Schwingung dabei aber schlechter abklingt. Dabei spielt [119]
zufolge das Spiel im Differenzial eine gréflere Rolle, als Spiel im Schaltgetriebe.

Clonk / Clunk

Findet in einem spielbehafteten Antriebsstrang eine Lastumkehr statt, so durch-
laufen die zugehorigen Komponenten ihr Spiel und schlagen auf der dem Kon-
takt gegentiberliegenden Seite an. Eine solche Lastumkehr entsteht beispielsweise,
wenn das Fahrzeug vom Schub- in den Zugbetrieb iibergeht. Auch die Torsions-
schwingungen beim Ruckeln kénnen eine Lastumkehr bewirken und damit Kolli-
sionen induzieren. Diese Kollisionen stellen einen Stof Ahnlich einer Impulsanre-
gung dar, der die Komponenten des Triebstrangs in einem breiten Frequenzband
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anregt. Der Frequenzbereich der resultierenden Schwingung wird tiblicherweise
etwa mit 300-5000 Hz angegeben [176]. Dieses elastoakustische Phanomen wird
lautmalerisch angelehnt an sein kurzes metallisches Gerdausch im englischen als
Clunk oder Clonk bezeichnet und breitet sich sowohl als Korper- als auch als
Luftschall aus. Damit befindet sich das Schwingungsphdnomen in der Kategorie
Noise und wird als horbare Schwingung wahrgenommen. Trotzdem wird es an
dieser Stelle schon angesprochen, da sein Entstehungsprozess in direktem Zusam-
menhang mit dem vorangehend beschriebenen Phanomen Ruckeln steht.

Da Ruckeln einen Anregungsmechanismus dieses Phdnomens darstellt, miissen
zur Abbildung von Clonk zunéchst die Modellierungsvoraussetzungen fiir Ruckeln
erfiillt sein. Wie beim Ruckeln sind also die Anregung (vor allem deren Anderung
tiber der Zeit), die Nachgiebigkeiten und Dampfungen im Triebstrang mit den
entsprechenden Nichtlinearitaten und die Modellierung von Spiel notig. Letzteres
ist dabei noch signifikanter als beim Ruckeln. Wahrend Ruckeln durch zuneh-
mendes Spiel verstarkt werden kann, taucht Clonk ohne Spiel im Triebstrang gar
nicht auf [18]. [18] hat zudem festgestellt, dass lose, also nicht geschaltete Zahnra-
der im Getriebe einen Einfluss auf das Clonkverhalten haben. Da sie die Anzahl
der Kontaktwechsel erhéhen, beeinflussen sie die Anzahl der Stoflkontakte. Ei-
ne Reduzierung auf nur iibertragende Bauteile bildet damit nur einen Teil der
Schwingungsanregung ab.

Mit den genannten Elementen kénnen die Anteile im unteren Frequenzbereich
der Schwingung gut abgebildet werden [18], [36]. Die hochfrequenten Anteile be-
stimmen jedoch das Schallabstrahlungsverhalten des Triebstrangs in Folge von
Clonk. Nach [183] sind vor allem das die Kupplung umgebende Gehause, die
Kupplungsglocke, und die hohlen Rohre der Gelenkwelle fiir die Ausbreitung
des Schalls verantwortlich. Durch die Impulsanregung werden die diinnwandigen
Bauteile in hochfrequenten gekoppelten Eigenmoden angeregt. Die Schallleistung
resultiert dann aus einer Koppelung der Strukturschwingungen mit den akusti-
schen Moden des Hohlraums [176]. Um diesen Effekt mit abbilden zu konnen, ist
es notig, die betreffenden Bauteile nicht mehr als Starrkérper, sondern flexibel
zu modellieren. Die Abbildung der akustischen Moden erfordern zudem die Mo-
dellierung der Luft im Hohlraum. In [122] wird ein Rohr der Gelenkwelle durch
ein Finite-Elemente- (FE-)Modell abgebildet, um seine Eigenfrequenzen zu un-
tersuchen. Da in Messungen Frequenzen bis 5 kHz identifiziert wurden, ist die
erforderliche Netzdichte sehr hoch. Um die flexible Antwort der Wellen auf die
Clonk-Anregung im Antriebsstrang zu analysieren, binden [176], [175], [66] und
[180] die reduzierten FE-Korper in ihre Simulation starrer Mehrkérpersysteme ein.
Dies erlaubt unter der Voraussetzung ausreichender Modenséatze die Bestimmung
der angeregten Biege-Torsions-Koppelmoden (flexure modes [180]). Vor allem fur
die Schallabstrahlung sind sogenannte breathing modes verantwortlich, die eine
Schwingung der Verformung in radialer Richtung der Wellen beschreiben. Eine
beispielhafte Veranschaulichung ist in Abb. 2.5 gezeigt. Um einen tatsédchlichen
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Vergleichswert mit gemessenen Schalldichtespektren zu erhalten und die Schall-
leistung, die auf einen Fahrer oder nach auflen wirkt, miissten in einem weiteren
Schritt Akustiksimulationen durchgefithrt werden.

—_ -

~—~— —

Abbildung 2.5.: Skizze zweier als breathing modes bezeichneter Eigenformen fiir
ein Gelenkwellenrohr

Motorstuckern

Motorstuckern (engine shake) ist streng genommen kein rotatorisches Schwin-
gungsphénomen des Antriebsstrangs, sondern betrifft in erster Linie eine Verti-
kalschwingung in der Lagerung des Motor-Getriebe-Verbunds. Durch die unab-
hangige Lagerung von Antriebs- und Abtriebsseite des Antriebsstrangs kénnen
aber Koppelschwingungen, z.B. durch die Winkeldinderung in der Gelenkwelle
auftreten. Die Anregung der Schwingung geschieht durch den Untergrund, bei
Uberfahrt beidseitiger, symmetrischer Fahrbahnunebenheiten [124]. Dabei wird
bei entsprechender Frequenz vor allem die Hubbewegung von Motor und Getrie-
be angeregt. Eine Nickeigenform kann ebenfalls angeregt werden, im Vergleich
aber in geringerem Mafle [209]. Messungen und Simulationen von [128] belegen,
dass dabei vor allem die Vertikalsteifigkeiten der Triebwerkslagerung relevant sind,
die bei kleinen Frequenzen wirksam sind. Die Studie beschéftigt sich auflerdem
mit der Korrelation von objektiven mit subjektiven Eindriicken. Fiir eine gute
Einordnung der objektiven Groflen miissen die Effekte nach ihrer Quelle getrennt
werden. Dazu werden die Aggregateschwingungen separat zur durch das Fahrwerk
iibertragenen Schwingung durch den Untergrund bewertet. Fine Skizze zur Ver-
anschaulichung der Lagerung des Motor-Getriebe-Verbunds und der Auswirkung
einer parallel-vertikalen Federbewegung ist ein Abb. 2.6 dargestellt.

Zur Modellierung ist es wichtig, Schwerpunktlage der Motor-Getriebeeinheit,
deren Tragheitseigenschaften und Elastizitit der Lagerung richtig abzubilden. Die
Motorlagerung ist mafigeblich fiir die Eigenfrequenz der Schwingung verantwort-
lich und muss folglich sehr detailliert modelliert werden [9], [165]. Um die Schwin-
gungen von Motor-Getriebeblock und Fahrzeugkarosserie bzw. -rahmen zu ent-
koppeln, werden meist Hydrolager als Aggregatelager eingesetzt. Diese verbin-
den die Eigenschaften von Elastomerlagern mit hydraulischen Stromungseigen-
schaften, um die Lagersteifigkeiten frequenzabhéngig einstellen zu kénnen [79],
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Getriebe-  Gelenk- Antriebs-
Verbund Welle  Einheit

Motor-Getriebe-
Verbund

z
T

iR

x: nach vorne
y: in Fahrtrichtung nach links

z: nach oben Ansichten in der x-z-Ebene

Abbildung 2.6.: Skizze der Lagerung des Motor-Getriebe-Verbunds und den Aus-
wirkung einer parallel-vertikalen Auslenkung um Az in der La-
gerung. Dabei bezeichnet A die Ausgangslage, B eine Ausfeder-
bewegung und C eine Einfederbewegung.

[165]. Eine ausfiihrliche Untersuchung zur Modellierung von Hydrolagern bei un-
terschiedlicher Modellkomplexitét ist in [184] zu finden.

Laut [124] ist auBlerdem die erste Biegeeigenfrequenz der Karosserie bzw. des
Rahmens in Bezug auf Motorstuckern relevant. Dies kann beispielsweise durch
eine Einbindung eines flexiblen Rahmenmodells auf modaler Basis im Modell um-
gesetzt werden. Zur alleinigen Abbildung der ersten Biegeeigenfrequenz des Rah-
mens wird dafiir iiblicherweise ein einfaches Ersatzmodell mit einem Freiheitsgrad
und einer Ersatzsteifigkeit verwendet. Torsionseigenfrequenz und zweite Biegeei-
genfrequenz spielen eine untergeordnete Rolle. In [170] wird darauf eingegangen,
inwiefern Anbauteile Einfluss auf die Stuckerschwingung haben. Die Ergebnisse
fir den Einfluss der Abgasanlage, die flexibel in eine simulative Untersuchung
eingebunden ist, zeigen, dass Auswirkungen vorhanden, aber gering sind.

Kupplungsrupfen

Kupplungsrupfen ist der Begriff fiir ein Phdnomen, das wahrend der Reibphase
des Kuppelvorgangs stattfindet. Sein Ursprung wird fiir diese Bezeichnung nicht
weiter eingeschrankt, als dass die Oszillation im Bereich der Kupplung entsteht
und im Antriebsstrang stattfindet [4]. Die resultierende Schwingung basiert wie
beim Ruckeln auf dem ersten Eigenschwingungsmode des Antriebsstrangs. Im Fre-
quenzbereich liegt Kupplungsrupfen aber etwas hoher, da der Antriebsstrang an
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der Kupplung getrennt ist [88]. Motor und Kupplungseingangsseite bilden damit
ein Schwingungssystem, Kupplungsausgang bis einschlieSlich der zusammenge-
fassten Fahrzeugaufbaumasse ein zweites. Die Anregungsmechanismen des Kupp-
lungsrupfens (im Englischen clutch judder) werden in Selbsterregung und Frem-
derregung unterteilt. Da die beeinflussenden Parameter fiir die beiden Gruppen
sehr unterschiedlich sind, unterscheidet sich auch die erforderliche Modellierung
zur Abbildung des Effekts sehr stark. Im Folgenden werden zuerst die Erkenntnis-
se zu selbsterregtem Kupplungsrupfen erldutert und anschliefend die Ergebnisse
beziiglich fremderregter Schwingungen. Eine Skizze fiir einen typischen Aufbau
einer NFZ-Kupplung kann in Abb. 4.4 eingesehen werden. Fiir Details beziiglich
wirkender elastischer und dissipierender Elemente, die Teil der Kupplungsscheibe
sind, ist Abb. 2.4 hinzuzuziehen.

Eine selbsterregte Schwingung setzt eine Energiezufuhr voraus, die dem Sys-
tem synchron zur Schwingung in der ersten Eigenfrequenz Energie zufiihrt. Im
Falle der Reibschwingung ist die Energiequelle der Reibpartner, die zugefiihrte
Energie wird abhangig von der Kopplung oszillierend iibertragen. Der Selbster-
regungsmechanismus, der dem Kupplungsrupfen zugrunde liegt, basiert auf einer
mit der Geschwindigkeit abnehmenden Dampfung im Antriebsstrang in Folge des
Reibverhaltens beim Kuppelvorgang. Die Dampfung wahrend der Schlupfphase
setzt sich aus unterschiedlichen Anteilen zusammen, ein grofler Teil entsteht beim
Reibvorgang selbst. Zur Klassifizierung der Reibung wird der Coulombsche An-
satz verwendet. Danach hangt die der Gleitgeschwindigkeit entgegen gerichtete
Reibkraft von der zu ihr orthogonal wirkenden Normalkraft und einem propor-
tionalen Reibungskoeffizienten ab, dieser iibernimmt die Kopplung. In Erweite-
rung zu Coulomb wird der Reibungskoeffizient nicht als konstant betrachtet, son-
dern abhéngig vom Material in Zusammenspiel mit Einfliissen wie Temperatur
[123], Oberflichenbeschaffenheit, Feuchtigkeit, Verunreinigungen, Standzeit etc.
[31]. Daraus stellt sich fiir den Einkuppelvorgang ein spezifisches Verhalten des
Reibungskoeffizienten iiber der Gleitgeschwindigkeit ein. Nimmt der Reibbeiwert
mit zunehmender Gleitgeschwindigkeit ab, wird in der Literatur meist von einem
negativen Reibungsgradienten gesprochen. Dieser Reibungsgradient wurde schon
frith als mogliche Ursache fir Kupplungsrupfen diskutiert. Wahrend [88] noch zu
dem Schluss kam, dass der Abfall des Reibwerts mit der Gleitgeschwindigkeit in
der Realitdt kein Rupfverhalten hervorrufen kann, zeigen zahlreiche weitere Un-
tersuchungen das Gegenteil. [31] zeigt in Priifstandsversuchen, dass die angeregten
Rupfschwingungen im System umso grofler sind, je grofler die negative Steigung
des Reibwerts ist. [118] bekraftigt diese These auch mit Simulationen, ebenso
wie [93], der zudem einen Einfluss einer sich beim Reibvorgang bildenden Schicht
zeigt, deren Beschaffenheit vom Belagsmaterial abhangt. In [29] wird analytisch
hergeleitet, dass die Reibungscharakteristik bei abnehmender Gesamtdampfung
im System instabiles Verhalten hervorruft. Dies zeigt wiederum auch den Ein-
fluss der iibrigen Dampfungsanteile im System. Uberwiegen diese den negativen
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Anteil durch die Reibung, so kann die Stabilitdt erhalten werden. Eine positive
Steigung des Reibungskoeffizienten trégt entsprechend zur Démpfung von Torsi-
onsschwingungen bei [35], [28]. Fiir die Abbildung von Rupfen im Modell heift
das, dass die Modellierung einer Abhangigkeit der Steigung des Reibwerts von der
Geschwindigkeit essenziell ist. In [35] ist linear viskoses Verhalten im schlupfen-
den Bereich modelliert. Unterschreitet die Gleitgeschwindigkeit einen Grenzwert,
wird die Reibkraft bzw. das resultierende Moment iiber ein statisches Gleichge-
wicht berechnet. Damit ist auch das numerische Problem, dass bei einem reinen
Coulomb-Modell durch die Unstetigkeit im Verlauf der Gleitgeschwindigkeit bei
Nulldurchgang entsteht, umgangen. Allerdings ist ein Umschalten der Funktionen
notwendig, was ebenfalls Schwierigkeiten in der Numerik nach sich ziehen kann.
Andere Modelle schlagen eine Regularisierung des Haftzustandes z.B. durch das
Abbilden des Nulldurchgangs mit einer sehr steilen Kennlinie oder mit Hilfe eines
Feder-Dampfer Zusammenhangs vor. Eine ausfithrliche Analyse zur Modellierung
von flachigen Reibkontakten ist in [166] zu finden. Auch die Ddmpfungen des ib-
rigen Triebstrangs miissen, zumindest zusammengefasst, beriicksichtigt werden.
AuBerdem muss die Einrichtung zum Offnen und Schlieen der Kupplung abge-
bildet werden. Steifigkeiten und Trégheiten des restlichen Antriebsstrangs kénnen
zusammengefasst werden, solange damit kein nichtlineares Verhalten vernachlas-
sigt wird (z.B. beim Reifen).

An der Kupplung kann ein weiterer Fall von Selbsterregung stattfinden. Dieser
Mechanismus wurde vor allem in Bezug auf selbsterregte Reibschwingungen an
der Bremse gezeigt [24], die Erkenntnisse gelten unter Beachtung der gednderten
Randbedingungen auch fir die Kupplung. Er basiert ebenfalls auf der Kopplung
von rotatorischer und dazu normaler Bewegungsrichtung. Die Kopplung findet
aber nicht allein durch die Reibung statt, sondern zudem durch weitere Kopp-
lungsterme, die gyroskopischen Anteile [86]. Diese kommen durch die Verkip-
pung der Wellen und Kupplungsscheiben ins Spiel, z.B. aufgrund der Lagerung
der Reibpartner auflerhalb ihres Scheibenmittelpunkts. Die entstehende Schwin-
gung ist allerdings meist hoherfrequent (mehrere kHz [81]) als die typischen Rupf-
schwingungen und wird eher mit dem lautmalerischen Term eek bezeichnet [54],
[55]. Zur Modellierung ist es entsprechend notig, die Koppelterme mit zu bertick-
sichtigen und die entsprechenden Freiheitsgrade abzubilden. [86] zeigt, dass eine
Erregung durch Modenkopplung mit einem sehr einfachen 2-DOF-Modell abge-
bildet werden kann. Fiir die Auswirkungen der Schwingung ist es wie bei reiner
Reiberregung wichtig, die Dampfung korrekt zu modellieren.

Eine fremderregte Schwingung wird durch eine Anregung ausgelost, die von
auBerhalb des Systems kommt. Fiir den Mechanismus der Fremderregung des
Kupplungsrupfens gibt es ebenso unterschiedliche Quellen. Die Anregung kann
durch eine Schwankung der Anpresskraft bedingt sein. Diese kann ihren Ursprung
schon in der Aktuierung des Kupplungspedals haben, in der Betatigungseinrich-
tung oder durch eine Anregung der Belagsfederung entstehen. Die Anpresskraft
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wird auch dann periodisch schwingend beaufschlagt, wenn geometrische Fehler
in der Ausrichtung (Parallelitat der Reibflichen, Fluchtung der Wellen) oder den
Oberflachen (ungleichméfige Dicke der Kupplungsscheibe) vorliegen. Nach [4]
entsteht bei Uberlagerung mindestens zweier vorhandener Fehler eine Anregung,
die zu Rupfen fithren kann. Dabei gibt es Abweichungen, die entweder statisch,
abhéngig von der Motordrehzahl oder abhangig von der Getriebedrehzahl sind [5].
Uberlagern sich Fehler zweier unterschiedlicher Drehzahlabhingigkeiten, wird die
Schwingung verstarkt, sind die Fehler von der gleichen Drehzahlquelle abhédngig,
kann es zum Verstirken oder aber auch zum Ausléschen der Schwingung kommen
[5].
Schwankt die Anpresskraft aufgrund der Betétigung (Pedalkrifte, Betédtigungs-
einrichtung, Belagsfederung), so sind die Modellierungsvoraussetzungen &hnlich
wie beim reibungsinduzierten und selbsterregten Kupplungsrupfen. Eine Abbil-
dung des Verlaufs des Reibungskoeffizienten ist sinnvoll, da sich Anregungen tiber-
lagern konnen [205], sowie Démpfungen auftreten koénnen. AuBlerdem muss die
Betatigungseinrichtung entsprechend modelliert werden. Dazu gehoren die Stei-
figkeiten und Déampfungen, die bei der Betédtigung angesprochen werden. Die in
der Kupplung verbaute Tellerfeder z.B. hat eine nichtlineare Steifigkeitskennlinie,
die in die Modellierung miteinbezogen werden muss [29]. In [177] wird auBer-
dem gezeigt, dass die axiale Verformung des Kupplungsdeckels einen spiirbaren
Einfluss hat. Im normalen Anwendungsbereich der Kupplung kann die zugrunde-
liegende Steifigkeit linear modelliert werden.

Fir Phanomene, die dadurch entstehen, dass kein korrektes Anliegen der Reib-
oberflaichen aneinander stattfindet, miissen noch zuséatzliche Aspekte in der Mo-
dellierung berticksichtigt werden. [177] stellt ein Modell vor, das asymmetrisches
Anlegen der Kupplungsflachen abbilden kann. Dazu miissen zunéachst die zusétzli-
chen Freiheitsgrade vorgesehen werden, die im Sinne von Toleranzen oder Einbau-
fehlern modelliert werden sollen. Im vorgestellten Modell besitzt die Anpressplatte
Kippfreiheitsgrade in Radialrichtung. Entsprechend sind auch die Kontakte der
Reiboberflichen tiber den Umfang verteilt formuliert, sodass ein nicht-paralleles
Anlegen moglich ist. Analog wird die Belagsfederung der Kupplungsscheiben tiber
den Umfang verteilt modelliert. Die Modellierung der Tellerfeder ist durch in Um-
fangsrichtung verteilte Segmente realisiert, die iiber Drehfreiheitsgrade gekoppelt
sind. Die Tellerfederzungen sind mit zweidimensionalen Kennlinien fiir radiale und
axiale Verformungen bedatet. Auflerdem sind Reib- und Rollkontakte zwischen
der Tellerfeder und jeweils Anpressplatte, Stiitzfeder, Deckel und Ausriicklager
berticksichtigt.

Die hier beschriebenen Reibschwingungen sind einem weiteren Effekt, genannt
Stick-Slip, sehr dhnlich, der an dieser Stelle noch kurz erwahnt werden soll. Der
beschreibende Unterschied zwischen tatsdchlichem Stick-Slip-Verhalten in der
Kupplung und den Reibschwingungen beim Kupplungsrupfen liegt in der Re-
lativgeschwindigkeit der Reiboberflichen. Beim Stick-Slip tritt ein Ubergang zwi-
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schen Haften und Gleiten der Reibflichen auf, die Relativgeschwindigkeit wird
also immer wieder zumindest nahezu null [33], [35]. Rupfschwingungen beschrei-
ben eine Schwingung in der Relativgeschwindigkeit, der Einkuppelvorgang und
damit die Rupfschwingung sind aber normalerweise beendet, sobald die Relativ-
geschwindigkeit null wird. Aufgrund dessen ist fiir die Modellierung von Stick-Slip
der Ubergang zwischen Haften und Gleiten relevant, der z.B. auf Basis der Er-
kenntnisse von [169] beschrieben werden kann. Stick-Slip-Reibschwingungen sind
nicht nur in Bezug auf die Kupplung interessant, sondern koénnen z.B. auch im
Schiebestiick der Gelenkwelle auftreten [47].

Klappern und Rasseln

In Elementen mit Spiel, insbesondere bei Verzahnungen, tritt ein Phanomen auf,
das vor allem akustisch in Erscheinung tritt. Das beschreibende Gerausch Klap-
pern oder Rasseln erscheint, wenn lastfreie Bauteile ihr Spiel durchlaufen und
mit der Gegenflache kollidieren. Solche Bauteile kommen vor allem bei lastfreien
Verzahnungskomponenten im Schaltgetriebe vor, aber auch in anderen Verbin-
dungen wie die der Kupplungsscheibe mit der Getriebeeingangswelle. Abb. 2.7 a)
zeigt ein Beispiel, wo in einem Schaltgetriebe bei vorgegebenem Lastpfad last-
freie Verzahnungsstufen, konkret zwischen den Zahnradern v, und a; bzw. v und
as, auftreten konnen. In Abb. 2.7 b) ist fiir eine solche lastfreie Stufe eine ein-
zelne Verzahnung dargestellt, an der das entstehende Spiel visualisiert ist. Bei
entsprechender Anregung treten Flankenkollisionen auf.

a) V1 Vg U3 U4 b)

€ ap ag as
e~
lastfrei

Lastpfad

Abbildung 2.7.: Beispiel zu potenziellen Klapper- / Rasselstellen im Schaltgetrie-
be; a) Beispielhaftes Schaltgetriebe mit (1) Eingangswelle, (2)
Vorgelegewelle und (3) Ausgangswelle b) Schnittdarstellung ei-
ner Einzelverzahnung mit auftretendem Spiel

Im Weiteren wird das Phénomen am Beispiel des Schaltgetriebes erlautert,
kann aber entsprechend auf andere lastfreie Elemente mit Spiel iibertragen wer-
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den. Die beiden Begriffe unterscheiden dabei das Auftreten des Gerduschs im
Leerlauf als Klappern oder Leerlaufklappern (idle / neutral gear rattle) und das
Auftreten des Gerduschs unter Last als Rasseln (drive rattle). Beim Klappern
ist die Kupplung geschlossen und kein Gang gewahlt. Dadurch sind alle Zahn-
radpaare weitestgehend lastfrei. Da Spiel funktionsbedingt in jeder Verzahnung
vorhanden ist, ist beim Klappern jedes Zahnradpaar eine mogliche Gerausch-
quelle. Rasseln findet in eingekuppeltem Zustand bei eingelegtem Gang statt.
Der eingelegte Gang selbst steht damit unter Last und stellt keine Rasselquel-
le dar (Ausnahmen sind extreme Resonanzfille, die aber vergleichsweise selten
auftreten). Die iibrigen Zahnradpaare sind nahezu lastfrei und konnen zum Ras-
seln angeregt werden. Zusétzlich zu den Zahnradpaarungen konnen auch andere
Losteile, wie Synchronringe oder Schiebemuffen, zum Klappern oder Rasseln an-
geregt werden. Die Entstehung des Phédnomens ist in beiden Féllen durch eine
externe Anregung bedingt, die periodisch ungleichférmige Anregung durch einen
Verbrennungsmotor. Aufgrund diskreter Ziindungen und die Massenkréifte des
Kurbeltriebs oszilliert das Motormoment um einen Mittelwert. Diese Schwingung
kann in der Verzahnung eine Trennung der Verzahnungspartner an den Kontakt-
flachen und den Zusammensto3 mit der Gegenseite auslosen. Abhéngig von der
Anregungsfrequenz und der Zdhnezahl befindet sich das Phidnomen meist sehr
breitbandig in einem Anregungsspektrum im Ubergangs- bis Gerdauschbereich.
Ausfithrlich dargestellt werden die beiden Phanomene z.B. in [153].

Um die Klapper- und Rasselneigung von Getrieben zu beschreiben, wurde in
der Literatur zunichst mit Bewertungskriterien fiir das Auftreten von Rasseln
und Klappern gearbeitet. In [26] wird folgendes Kriterium beschrieben: Es liegt
kein Rasseln / Klappern vor, solange die Zahnrader am antreibenden Flankenpaar
in Kontakt sind. Dazu wird verglichen, wie grof das Lastmoment auf der Seite des
angetriebenen Zahnrads in Referenz zu seinem Tragheitsmoment ist. Ist das Last-
moment kleiner, findet Rasseln oder Klappern statt. Dieses Lastmoment entsteht
durch Verluste durch das Ol im Getriebe und Reibung in den Lagern und spielt
eine signifikante Rolle fiir das Auftreten von Klappern bzw. Rasseln. Das in [26]
zur Bestimmung der Winkelbeschleunigung verwendete lineare Modell beinhaltet
allerdings keine Anteile der umgebenden Systemdynamik, wie z. B. durch den
Torsionsdémpfer, und erlaubt dadurch nur Einblick in einen isolierten Teilaspekt
des Phénomens. Auch [95] betrachtet die Zahnradstufen isoliert, formuliert fir
seine Stabilitdtsuntersuchungen aber einen teilelastischen Stof} fiir die Kollision
der Zahnrader. [163] stellt ein linearisiertes Modell fiir die Klappervorhersage vor,
welches zudem die Kupplungscharakteristik mit abbildet. Da der Torsionsdampfer
im Leerlauf gut linearisiert werden kann, werden im Vergleich zu einem nichtli-
nearen Modell, welches eine mehrstufige Torsionsddmpfercharakteristik und linear
elastische Zahnkontakte besitzt, gute Ergebnisse erreicht. Auch [172] beschéaftigt
sich mit Klappern. Hier wird eine starre Beschreibung der Verzahnungskorper
verwendet, die Kollosion basiert auf der Formulierung eines elastisch-plastischen
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Stofles mit Hilfe einer Stofzahl. Zusétzlich wird eine mehrstufige Charakteristik
fir den Torsionsddmpfer formuliert, um dessen Einfllisse zu untersuchen. Aufler-
dem wird ein alternatives Kriterium fiir die Klappergrenze aufgestellt, welches
die Parameter des Torsionsdampfers mitberticksichtigt. Der Einfluss der Nichtli-
nearitdt des Torsionsddmpfers wird vor allem dann wichtig, wenn auch Rasseln
untersucht werden soll. [131] beschreibt das Auftreten des Gerduschphdnomens
nicht mehr mit Hilfe von Grenzwerten und Kriterien, sondern zeigt den grund-
satzlichen Aufbau eines Modells fiir die Simulation im Zeitbereich. Dabei werden
nichtlineare Elemente wie die mehrstufige Dampfung und Steifigkeit im Torsi-
onsdampfer und Spiel verwendet und die Systemperipherie der Verzahnungsstufe
kann besser mitberticksichtigt werden. In solch einer Simulation eines Mehrkor-
persystems konnen zudem auch mehrere Verzahnungsstufen zusammen betrachtet
werden, um die Riickwirkung einer Stufe auf die Rassel- und Klapperneigung an-
derer zu untersuchen [37].

In den bisher vorgestellten Modellen werden nur rotatorische Bewegungen ab-
gebildet. Da im Schaltgetriebe tiblicherweise Schragverzahnung verwendet wird,
entstehen aber auch Krifte in Axialrichtung, die dann z.B. {iber die Lagerstel-
len Schwingungen mit ins Gehéuse einleiten. Das Klappermodell, das [153] be-
schreibt, berticksichtigt auch die Bewegungen in Axialrichtung. Auch in [20] wird
ein Modell vorgestellt, welches die Kréafte zwischen den Koérpern mehrdimensional
betrachtet und Schliisse iiber die Kopplung der Bewegungsrichtungen zulésst.

Anhand von Néaherungsansitzen und Experimenten werden in [107] als signi-
fikante Parameter Verdrehflanken- und Axialspiel, sowie das Massentrégheits-
moment des Losrades und die Winkelbeschleunigungsamplitude der Anregung
identifiziert. In [131] bestétigt ein Modellbeispiel, dass die Wellensteifigkeit der
Getriebewellen in einer Gréfenordnung liegen kann, die die Schwingungsfrequenz
beeinflusst. In einer Literaturrecherche von [186] wird zudem betrachtet, ob die
zeitvariante Verzahnungssteifigkeit und entsprechende Dampfung eine Rolle spie-
len. Demnach basiert die zeitabhédngige Charakteristik zu einem grofien Teil auf
der veranderlichen Anzahl von Zahnpaaren im Kontakt und ist folglich fiir die
Abbildung von Rasseln nétig. Die begrenzte zeitvariante Zahnreibung und die
nichtlineare Steifigkeit sobald Kontakt besteht hingegen spielen erst bei héheren
Harmonischen der Verzahnungsfrequenz 2, insbesondere bei Getriebeheulen, eine
wichtigere Rolle. Dieses Phianomen wird im folgenden Abschnitt erlautert.

In [37] wird vor allem der Einfluss des Schmiermittels im Schaltgetriebe auf Ras-
seln untersucht. Das Schmiermittel tragt demzufolge signifikant zur Dampfung des
Phénomens bei und wird deshalb in der Simulation mitberticksichtigt. Insbeson-
dere werden die Einfliisse der Temperatur auf das Schmiermittel diskutiert. Um

2Die Verzahnungsfrequenz beschreibt die Anregungsfrequenz, die durch die Zihnezahl eines
Zahnrads hervorgerufen wird, sie berechnet sich aus Zdhnezahl z und Drehfrequenz f zu

fz:zf

22



KAPITEL 2. STAND DER TECHNIK

die starke Abhéngigkeit der Viskositdt von der Temperatur mit abzubilden, wird
die Zahnreibung sowie Abkiihlung durch Konvektion beschrieben.

Der Ubergang von der Entstehung des Phinomens zum horbaren Luftschall
erfordert &hnliche Mafinahmen zur Abbildung wie schon beim Phénomen Clonk
beschrieben. Zunachst muss die Anregung des Elements, welches den Korperschall
auf die umgebende Luft iibertragt, z.B. in der Simulation eines flexiblen Korpers
mit entsprechend hohem Modeninhalt, aufgenommen werden. Daran anschliefSend
ist eine Simulation der Dynamik des umgebenden Fluids zur Berechnung der
Ausbreitung der Schallwellen notwendig. In [174] wird eine analytische Methode
zur Berechnung des Schalldrucks vorgestellt. Allerdings beinhaltet die Berechnung
nur die Verzahnung selbst und kein umgebendes Gehéuse oder weitere Strukturen.

Getriebeheulen

Das Phdnomen Getriebeheulen (gear whine) beruht auf einer Schwingungsan-
regung, die in der Verzahnung des Getriebes entsteht. Die dabei relevantesten
Ursachen sind die verdnderliche Eingriffssteifigkeit der Verzahnung im Abrollver-
lauf und die Abweichung der Verzahnungen von ihrer Idealgestalt im Betrieb. Sie
sind in Abb. 2.8 zusammenfassend dargestellt und mit beispielhaften Skizzen ver-
anschaulicht. Die Abweichung von der Idealgestalt wird als Ubertragungsfehler
beschrieben und ist wiederum auf zwei mogliche Ausloser zuriickzufithren. Einer-
seits konnen statische Divergenzen in der Zahngeometrie bei der Herstellung oder
durch Verschleifl entstehen, bzw. ist dies bei einer realen Verzahnung zu einem
gewissen Grade immer der Fall. Andererseits entsteht ein Ubertragungsfehler aber
auch dynamisch durch die Deformation der Zahnréder und umgebende Strukturen
unter Last [91]. Dieser Fehler kann zudem Stéfle beim Ein- und Austritt der Zah-
ne in ihren Kontakt hervorrufen. Die Stofle regen umgebende Strukturen wie das
Getriebegehause an und erzeugen ein Gerausch, welches von den Harmonischen
der Verzahnungsfrequenz geprégt ist. In einer Literaturrecherche beschreibt [191]
Entstehung und Einfliisse von Gerduschen in Getrieben ausfiihrlich. Insbesonde-
re weist er auf die Sensitivitit des relevanten Ubertragungsfehlers in Bezug auf
geometrische Abweichungen hin. So kann durch sehr geringe Korrekturen an den
Zahnprofilen ein grofler Einfluss auf dessen Gerduschspektrum genommen wer-
den. Auf die Gestalt von Verzahnungen und die Entwicklung und Modellierung
der Eingriffssteifigkeit wird in Kapitel 4.2.3 genauer eingegangen.

Zur Simulation dieser Anregung wird in [61] ein Modell fiir die MKS gezeigt,
welches zwischen starren Zahnradgrundkoérpern raumlich Verzahnungskrafte auf-
bringt. Dabei wird der Deformation der Zahne mit Hilfe einer Eingriffssteifigkeit
Rechnung getragen. Die Zahngeometrie dient als Basis fiir die Kontaktberech-
nung. Damit kann der Anregungsmechanismus der Verzahnung in Grundziigen
abgebildet werden. Auch in [187] wird ein solches Einfachstmodell fiir die Anre-
gung des Phanomens gezeigt. Die Eingriffssteifigkeit einer realen Verzahnung ist
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Getriebeheulen

Ubertragungsfehler Veranderl. Eingriffssteifigkeit

statisch dynamisch

— deformiert
undeformiert
Abbildung 2.8.: Relevante Ursachen von Getriebeheulen mit beispielhaften Skiz-
zen zu deren Auspragung

iiber den Drehwinkel des Zahnpaares veranderlich. Dies beruht mafigeblich auf der
Anzahl im Eingriff befindlicher Zahne. Fiir ein einzelnes Zahnpaar kann sie mit
Hilfe der Hertzschen Theorie bestimmt werden, sind mehrere Zahne im Eingriff
addieren sich die Steifigkeiten entsprechend einer Parallelschaltung [77]. Aufgrund
einer geringeren Uberdeckung schwankt die Steifigkeit bei Geradverzahnung stér-
ker als bei Schragverzahnung und hat deshalb ein grofieres Anregungspotenzial.
Die Eingriffssteifigkeit ist mafigeblich durch die Verformung der Zéahne selbst be-
stimmt, einen geringeren Anteil hat die Verformung des Radkorpers.

Mit der Abbildung des Anregungsmechanismus ist allerdings nur ein Teil des
Phénomens beschrieben. Heulen tritt primér in den angeregten Strukturen und
dem daraus entwickelten Luftschall in Erscheinung. Deshalb muss zur tatsach-
lichen Bewertung des Phanomens zum einen der Transferpfad der Schwingung
in den flexiblen Strukturen durchgefiihrt werden. Dies ist in [50] am Beispiel
eines Hinterachsdifferenzials gezeigt. Die betroffenen Strukturen miissen dazu fle-
xibel abgebildet werden. [138] zu Folge gibt es fiir die Bewertung des entstehen-
den Schalls im Gegensatz zum Rasseln keine leicht zugangliche Grofle, wie den
Eingriffsstol im Zahnkontakt. Stattdessen muss eine Akustikauswertung durch-
gefiihrt werden, unter vereinfachten Annahmen kann der Koérperschall auf der
Oberflache der betreffenden Struktur verwendet werden. Fiir bessere Ergebnisse
sind aber Luftschallauswertungen erforderlich. [140] weist zudem darauf hin, dass
insbesondere in Planetengetrieben dabei auch der Phasenversatz der Anregungen
beriicksichtigt werden muss, da er zu Verstarkung oder Ausloschung fithren kann.
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Gelenkwellenphanomene

In Antriebsstréngen von Nutzfahrzeugen werden als Gelenkwelle in den meisten
Fallen Kardangelenkwellen verbaut, eine veranschaulichende Skizze ist in Abb. 2.9
dargestellt. Durch die Kinematik der Kreuzgelenke wird eine periodische Anre-
gung im Antriebsstrang induziert, die unterschiedliche Phénomene auslésen kann.
Ein guter Uberblick zur Ubertragungsweise von Kardangelenken ist in [160] zu
finden. Fiir eine konstante Geschwindigkeit der Welle vor dem Gelenk ergibt sich
eine Ausgangsgeschwindigkeit, die mit doppelter Umlauffrequenz des Eingangs
schwingt. Entsprechende mathematische Beschreibungen und Verlaufskurven sind
in Abschnitt 4.2.4 zu finden. Auflerdem entstehen Biegemomente in der Antriebs-
und der Abtriebswelle, die mit der zugehorigen Welle umlaufen und ebenfalls mit
doppelter Umlauffrequenz des Eingangs schwingen [198], [204]. Diese Ungleich-
formigkeiten kénnen in der Gelenkwelle selbst und im gesamten Antriebsstrang
Systemeigenfrequenzen anregen. In vielen Untersuchungen werden Gelenkwellen
in unterschiedlichen Konfigurationen auf ihre Stabilitdt untersucht [208], [100],
[164]. Durch eine passende Ausrichtung mehrerer Gelenke kann angestrebt wer-
den, die ungleichférmige Bewegung bestmoglich auszugleichen, indem die Gelenke
zueinander phasenverschoben werden [202]. Rein analytische Ansétze zum Un-
gleichformigkeitsausgleich konnen aber nur bei sehr geringen Geschwindigkeiten
und geringen Lasten angewandt werden. Nehmen beide Grofien zu, spielen laut
[173] Massentragheit und Nachgiebigkeiten im Gelenkwellenstrang eine zuneh-
mende Rolle und Schwingungsminima verschieben sich.

Abbildung 2.9.: Skizze einer typischen Gelenkwelle; (1) Anschlussstelle Antriebs-
seite, (2) vorderes Kreuzgelenk, (3) Schiebestiick, (4) Hohlrohr
der Gelenkwelle, (5) hinteres Kreuzgelenk, (6) Anschlussstelle
Abtriebsseite

Fir die Gelenkwellenphdnomene gibt es unterschiedliche und zum Teil inkon-
sistente Bezeichnungen und Beschreibungen. Die hier genannten beruhen alle
auf dem Anregungsmechanismus der ungleichférmigen Ubertragung. Phanomene,
die lediglich eine Resonanz in der Gelenkwelle hervorrufen (z.B. Clonk), werden
an dieser Stelle nicht genannt. Je nachdem, welche Eigenfrequenzen im System
angeregt werden, treten unterschiedliche Effekte zu Tage. Ein niederfrequentes
Phénomen, das vor allem bei kleinen Géngen und hoher Last auftritt, wird in
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der Literatur mit Anfahrschiitteln oder launch shudder bezeichnet. Die Auswir-
kungen sind meist als Vibrationen wahrnehmbar. Da nicht genau definiert ist,
welche Systemeigenfrequenzen das Phénomen verursachen, sind auch die resul-
tierenden Schwingungen nicht eindeutig abgegrenzt. [192] zeigt die Anregung
einer Vertikalbewegung eines zweiteiligen Gelenkwellenstrangs (driveline bounce
mode) im Zuge von Anfahrschiitteln. Zur Modellierung sind deshalb zusatzlich
zur Abbildung der korrekten Kinematik der Gelenkwelle inklusive Phasenwinkel
die dynamischen Steifigkeitseigenschaften des Mittenlagers und der Achslagerung
notwendig [193]. In [197] wird die Anregung einer Taumelresonanz von Motor-
und Getriebeeinheit beschrieben. Das Phanomen wird hier mit ,,Getriebeeiern®
bezeichnet und entsteht vor allem bei schweren LKW mit hoher Motorleistung.
Zur Modellierung miissen entsprechend auch die nichtlinearen Eigenschaften der
Motorlagerung berticksichtigt werden. Hoherfrequente und damit akustische Phéa-
nomene werden z.B. durch die Kollision der Aggregate mit den Anschlagen in den
Lagern angeregt. Einen Uberblick iiber Akustikanregung durch die Gelenkwelle
zeigt [63]. Mit Boom wird in [194] ein Gerduschphdnomen beschrieben, das in der
Lagerung der Hinterachse angeregt wird. Hier wird auflerdem ein Zusammenhang
mit der Anregung durch Ziindung und Massenkrafte aus dem Motor beschrie-
ben. Auch [112] bestétigt ein Resonanzverhalten zwischen Ziindordnung und
Gelenkwellenanregung fiir Boom. [185] beschreibt das schmalbandige Gerausch-
phidnomen Brummen, welches aus dem Anschlagen der Welle im Mittenlager bei
Beschleunigung unter hoher Last auftritt. Ein hoherfrequentes Gerdusch, welches
mit driveline moan bezeichnet wird, entsteht nach [112] aus der Anregung mit
der vierten Gelenkwellenordnung. Diese Anregung ist auf das Vorhandensein von
Reibung in den Gelenken zuriickzufithren und entsteht, da in den Gelenken in
jeder Schwingperiode zweimal die Geschwindigkeitsrichtung wechselt. Wie schon
fiir vorhergehende akustische Phidnomene erlautert, sind zu deren Beschreibung
nicht nur der Anregungsmechanismus selbst, sondern auch die Ubertragungspfa-
de relevant. [194] beschreibt eine Methode auf Basis von Ubertragungsfunktionen.

Die unterschiedlichen Phédnomene sind im Laufe der betrachtlichen Entwick-
lungszeit seit Verbrennungsmotoren als Antriebe in Fahrzeugen genutzt werden,
stetig untersucht und bearbeitet worden. Im Zuge von Veranderungen, sei es
zur Optimierung von Schwingungen oder aufgrund anderer Ziele, traten neue
Schwingungsmechanismen auf oder wurden relevanter. Entsprechend sind Schwin-
gungsphédnomene unterschiedlichster Herkunft und Auswirkung wissenschaftlich
analysiert und dargestellt worden. Die Phdnomene, die hier beschrieben sind, fo-
kussieren sich auf diejenigen, deren Effekte in Nutzfahrzeugen relevant sind und
die ausreichend in der Literatur erldutert sind. Phdnomene wie zum Beispiel Ka-
rosseriedrohnen, die vor allem fiir Pkws relevant sind, sind hier ausgeklammert.
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2.2. Variantenbeherrschung in der Simulation

Einer der wichtigsten Aspekte, die die Entwicklung von Personenkraftwagen von
der Entwicklung von Nutzkraftwagen unterscheidet, ist die hohe Vielfalt von Fahr-
zeugvarianten. Nutzfahrzeuge werden fiir unterschiedlichste Zwecke eingesetzt
und je nach Zweck dndert sich ihr Aufbau mitunter weitreichend. Grundséatzlich
konnen die Einsatzzwecke in Personentransport, Giitertransport und Sonderan-
wendungen gruppiert werden. Der Personentransport umfasst unterschiedliche
Busvarianten fiir innerstiadtischen, Uberland- oder Fernverkehr. Analog dazu wird
beim Gitertransport zwischen Nah- und Fernlieferverkehr unterschieden. Hinzu
kommen traktionsfdhige Fahrzeuge fiir den Transport von Baustoffen, die in un-
wegsamem Gelande wie Kiesgruben und Baustellen erforderlich sind. Fahrzeuge,
die z.B. auf Schneerdumaufgaben spezialisiert sind oder zur Feuerbekdmpfung als
Loschfahrzeuge eingesetzt werden, fallen unter die Kategorie Sonderanwendungen
[114]. Bereits innerhalb der drei Gruppen kann der Fahrzeugaufbau stark variie-
ren, sodass eine durchgéngige Absicherung fiir den Antriebsstrang in Bezug auf
Schwingungsphanomene alleine durch den Versuch nicht moglich ist. Die Proble-
matik der hohen Versuchsaufwidnde unter hohem Zeit- und Kostendruck in der
Fahrzeugentwicklung besteht sowohl in der NFZ- als auch in der PKW-Industrie.
Schon frith hat sich deshalb die simulative Berechnung dynamischer Vorgiange
als potentes Mittel zur Unterstiitzung von Prototypenbau und Versuch bewiesen.
Die Relevanz solcher Hilfsmittel potenziert sich im Nutzfahrzeugsektor zusétzlich
aufgrund der erheblich hoheren Variantenzahlen.

Auch in der Bewiéltigung der Entwicklungsaufgaben mit Hilfe der Simu-
lation stellen sich viele Varianten jedoch als Herausforderung dar. Um den
Modellbildungs- und Parametrierungsaufwand moglichst gering zu halten, ist eine
durchgingige und effiziente Systematik notig, die hochste Variabilitéat bei hoher
Recheneffizienz ermoglicht. [117] beschreibt, dass drei unterschiedliche Modellie-
rungsweisen fiir die Dynamiksimulation in der Literatur genutzt werden: Anséitze
mit Basiselementen der Mehrkorpersimulation (MKS), Ansétz mit Modellierungs-
elementen (in der Literatur auch als finite-Elemente Ansitze bezeichnet) und
modulare Anséitze.

Die MKS arbeitet mit der Beschreibung eines Systems durch massebehafte-
te Korper, die durch masselose Elemente mit bestimmten Eigenschaften verbun-
den sind. Die masselosen Elemente beschreiben Steifigkeiten, Dampfungseinfliisse,
auBere Krafte usw. Auf Basis dieser Kérper und Koppelelemente werden Schwin-
gungssysteme wie z.B. der Antriebsstrang eines Fahrzeugs abgebildet. Diese Sys-
teme werden mathematischen Analysen unterzogen, um beispielsweise ihr Schwin-
gungsverhalten zu untersuchen. Dabei geht es meist entweder um ein ganz kon-
kretes System, das untersucht werden soll, oder um eine konkrete Eigenschaft, die
fiir ein beliebiges System analysiert wird. Die meisten wissenschaftlichen Arbei-
ten, die im vorhergehenden Kapitel zur Beschreibung der Schwingungsphédnomene
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herangezogen wurden, nutzen diese Modellierungsweise [19], [29], [52]. Die Unter-
suchung mehrerer konkreter Eigenschaften in Kombination mit unterschiedlichen
konkreten Systemen, erfordert entsprechende Modellvarianten. Der Aufwand zur
Beschreibung verschiedener Varianten mit Hilfe der MKS ist hoch, da jedes Ele-
ment eines Modells einzeln definiert und bedatet werden muss.

Um den Aufwand zur Beschreibung von Varianten zu verringern, wurde von
[34] oder auch [203] eine Methode vorgestellt, die auf der Zusammenfassung be-
stimmter wiederkehrender Elementgruppen basiert. Eine solche Elementgruppe
umfasst beispielsweise zwei massebehaftete Korper und deren Verbindung mit
einem Feder-Dampferelement. Weitere Gruppen beschreiben Korper, die durch
Verzweigungen oder Ubersetzungen gekoppelt sind. Diese Elementgruppen wer-
den in der Literatur als finite Elemente * bezeichnet und in einer Elementbiblio-
thek abgelegt. Um keine Verwechslung mit der gebrauchlicheren Verwendung der
Bezeichnung ,finite Elemente® zuzulassen, werden diese Elemente im Weiteren
Modellierungselemente genannt. Zur Erstellung unterschiedlicher Systemvarian-
ten werden die passenden Elemente miteinander verbunden. Dieses Vorgehen er-
leichtert bereits die Modellbildung fiir Varianten. Zur Erstellung der Varianten
ist allerdings weiterhin genaueste Systemkenntnis vorausgesetzt.

Aus den Modellierungselementen hat sich ein weiterer Ansatz entwickelt, der die
Elemente zu Modulen zusammenfasst. Die Module werden aus der physikalischen
Topologie der Systeme gebildet und umfassen am Beispiel des Antriebstrangs
ganze Funktionsgruppen, wie die Kupplung. Dieser Ansatz bedeutet, dass unter-
schiedliche Varianten von physikalisch existierenden Einzelkomponenten angelegt
werden. Das System wird aus einzelnen Modulen, die als konfigurierte Komponen-
ten vorliegen, erstellt. Fir die Untersuchung hoher Variantenzahlen, die auf einer
begrenzten Anzahl definierter Einzelkomponenten basiert, ist dies ein sehr effizien-
ter Ansatz. Oft werden auch Kontrollstrukturen und Regelsysteme als gleichwer-
tige Module definiert und kénnen in die Untersuchungen mit eingebunden werden
[89]. Zur Erstellung der Module selbst werden in [117] Strukturtemplates und Pa-
rametervorlagen benutzt. Damit werden Schnittstellen der Module festgelegt, um
ihren Einbau in ein Gesamtsystem sicherzustellen.

Die Auspriagung der Modelle ist stark vom Simulationszweck abhangig. Vari-
antenansatze werden oft genutzt, um tber ganze Fahrzeugflotten Verbrauchs-,
Emissions- und Performanceuntersuchungen durchzufithren [167], [48], [199],
[125]. Im Vergleich zur Simulation von Schwingungsproblemen ist die Zeitskala fir
Berechnungen von solchen Streckenfahrten und damit auch die Rechenzeit grofier.
Zugleich sind die Anspriiche an die Modellierungsgenauigkeit geringer. Mit redu-

3 Ansiitze, die sich auf eine Diskretisierung der zu untersuchenden Struktur in finite Elemente
stiitzen, gibt es fiir unterschiedliche Anwendungen. Am bekanntesten ist die finite Elemente
Methode (FEM), die einen Korper in geometrisch einfache und homogene Volumen- oder
Flachenelemente unterteilt und daraus Spannungen, Verformungen etc. berechnet. Der hier
beschriebene Ansatz basiert zwar auf dem gleichen Prinzip der Diskretisierung in eine end-
liche Anzahl von Elementen, verweist aber nicht auf die klassische FEM.
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zierter Modelldetaillierung kann wiederum Rechenzeit eingespart werden. Diese
geringere, erforderliche Komplexitidt der Modelle erlaubt es, stark generalisierte
Modellbibliotheken zu schaffen, die fir ein weites Spektrum von Anwendern, wie
unterschiedliche Fahrzeughersteller, nutzbar sind. Solche Bibliotheken werden von
[139] und [150] vorgestellt.

2.3. Ableitung des Ansatzes

Mit steigenden Anforderungen an die Modellgenauigkeit und hochspezialisierten
Komponenten sinken die Moglichkeiten stark verallgemeinerte Modulbasen aus
kommerziellen Modellbibliotheken zu verwenden. So wird fiir die Untersuchung
von Schwingungsphénomenen fiir Nutzfahrzeuganwendungen die Erstellung einer
speziellen Modellbibliothek fiir diese Arbeit als Losungsansatz abgeleitet.

Aus den beschriebenen Phanomenen werden Detaillierungsgrade fiir die Biblio-
theksmodule definiert, die alle Effekte hinreichend genau darstellen kénnen. Die
Schaffung dieser Abstufungen zielt dabei darauf ab, fiir das jeweilige Simulations-
ziel nur die notige Detaillierungstiefe zu verwenden und damit Simulationsauf-
wand einzusparen. Die zweite Anforderung gilt der Abdeckung der vorhandenen
Varianten der Nutzfahrzeuge. Dazu werden koppelbare und parametrierbare Mo-
dulvarianten geschaffen.

Zur Verbindung beider Modulvarianten wird eine Modellmatrix aufgespannt.
Die Matrix ermoglicht es, sowohl unterschiedliche Fahrzeugvarianten als auch
verschiedene Schwingungsphanomene bei jeweils moglichst geringem Simulations-
aufwand abzudecken. Zudem kann auf eine derart systematisierte Bibliothek eine
Automatisierung aufgesetzt werden, die Berechnungsauftrage tiber grofie Vari-
antenzahlen und mehrere Phanomene hinweg abarbeiten kann. Es entsteht eine
flottenspezifische Modellbasis, die tibersichtlich und effizient Aussagen zu Schwin-
gungsproblemen iiber alle modellierten Varianten hinweg treffen kann.

29



2.3. ABLEITUNG DES ANSATZES

30



3. Grundlagen

Die Simulation von Drehschwingungen in Antriebsstréngen mit hohen Anforde-
rungen an die Modellvariabilitét erfordert eine Herangehensweise, in der Modell-
komplexitat und tibersichtliches Modellieren vereinbart werden kénnen. Wéahrend
die grundsatzlichen Zusammenhénge am einfachsten an eindimensionalen Bei-
spielen beschrieben werden konnen, bietet sich hier fiir zunehmend komplizierte
Schwingungsprobleme die Mehrkorpersimulation als Werkzeug an. Die Beschrei-
bung einzelner Kérper und deren Interaktion miteinander erlaubt dabei eine Aus-
tauschbarkeit sowohl von ganzen Baugruppen als auch den einzelnen Korpern
und deren Verbindungselementen. Die nachfolgenden Erlduterungen widmen sich
entsprechend zunéchst dem Aufbau eines typischen Antriebsstrangsystems sowie
der Beschreibung der Bewegungsdynamik von eindimensionalen bis hin zu mehr-
dimensionalen Schwingungssystemen. Resultierende Bewegungsgleichungen und
Zusammenhange, sowie die Losung solcher Probleme kénnen mit Hilfe von Soft-
warepaketen, wie z.B. SIMPACK, automatisch erstellt und gelost werden.

Fiir die Zusammenhéange zwischen den Korpern wird insbesondere auf die Mo-
dellierung von Reibungsverhalten und die Modellierung von Bauteilen aus Elas-
tomerwerkstoff eingegangen. Die verwendeten Modelle sind notig, um die unter-
schiedlichen Schwingungsphénomene im Antriebsstrang hinreichend gut abzubil-
den. Diese werden im zweiten Abschnitt nach kurzer Erlauterung ihrer physika-
lischen Eigenschaften vorgestellt.

Zur Analyse und Interpretation der Simulationsergebnisse stehen fiir Schwin-
gungsprobleme unterschiedliche Methoden zur Verfiigung. Im letzten Abschnitt
werden die spater verwendeten Verfahren kurz vorgestellt.
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3.1. Simulation von Antriebsstrangen

Fiir die Simulation dynamischer Vorgénge werden reale Systeme mit mathema-
tischen Modellen beschrieben, um ihr Verhalten virtuell zu untersuchen. Die
Modellbildung erfordert eine Abstraktion der Realitdt in eine beschreibbare
Form. Das resultierende Modell hat dabei nicht den Anspruch, seinem realen
Vorbild exakt zu entsprechen, sondern diejenigen Eigenschaften, die im Fokus
der Untersuchung stehen, mit ausreichender Genauigkeit und so einfach wie mog-
lich abzubilden. Durch die simulative Betrachtung eines dynamischen Problems
ergeben sich im Vergleich zu Analysen am realen System mehrere Vorteile und
Moglichkeiten:

Zugang zu schwer messbaren Grofien,

Vorhersagen zu noch nicht real existierenden Systemen,
Parameteroptimierungen und Sensitivitdtsanalysen und
Reproduzierbarkeit der Ergebnisse.

Dadurch konnen in Ergénzung zum realen Versuch die Entwicklungszeit ver-
kiirzt, die Kosten reduziert und das Systemverstdndnis erhoht werden. Der An-
triebsstrang ist ein komplexes System, das aus mehreren funktionellen Kompo-
nenten zusammengestellt ist. In Abb. 3.1 ist eine Skizze dargestellt, die einen
exemplarischen Antriebsstrang fiir ein Fahrzeug mit einer angetriebenen Hinter-
achse zeigt. Entsprechend des derzeitig und in der nahen Zukunft hdufigsten Auf-
baus von Nutzfahrzeugen basieren die Untersuchungen auf einem konventionel-
len Antriebssystem mit Verbrennungsmotor. Eine Hybridisierung mit elektrischen
Zusatzantrieben oder eine vollstindige Umstellung auf elektrische Motoren wird
im hier entwickelten Modell nicht abgebildet, kann aber als Erweiterung auf der
vorgestellten Systematik aufbauen.

Angeschlossen an einen Verbrennungsmotor sind in der Skizze eine Kupplung,
ein Schaltgetriebe, eine Gelenkwelle und eine Hinterachse mit einem Achsgetriebe
inklusive Differenzial gezeigt. Von dort stellen zwei Steckachsen die Verbindung
zu den Ridern her. Uber den Kraftschluss der Reifen mit dem Untergrund ist die
Fahrzeugmasse mit dem Schwingungssystem Antriebsstrang gekoppelt. Weitere
relevante Verbindungen sind die Lagerpunkte, an denen die Komponenten im
Fahrzeug aufgehéngt sind. In der Abbildung sind beispielhafte Lagerungen als
kleine Quadrate mit Kreuz symbolisiert. Zusatzlich zu der Nachgiebigkeit der
Lager selbst beeinflusst auch die Elastizitit der vor Allem bei Lastkraftwagen
iiblichen Fahrzeugbasis in Form eines Leiterrahmens die Antriebsstrangdynamik.

Zur Modellierung dynamischer mechanischer Systeme konnen entweder struk-
turdiskrete oder strukturkontinuierliche Anséitze herangezogen werden [108].
(Struktur-)kontinuierliche Systeme beruhen auf einer kontinuierlichen Verteilung
von Groflen wie Masse und Steifigkeiten in einem Korper. Fiir einfache Struktu-
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Abbildung 3.1.: Skizze eines exemplarischen Antriebsstrangs fiir ein Fahrzeug mit
einer angetriebenen Hinterachse

ren mit homogenen Eigenschaften konnen kontinuierliche Ansétze zur Berechnung
des Verhaltens aufgestellt und lokal aufgelost werden. Zur Berechnung von For-
men, die komplexe Anderungen in der Geometrie oder anderen Eigenschaften
aufweisen, muss allerdings dennoch eine Diskretisierung vorgenommen werden.
Resultierende Modelle bestehen aus einer endlichen Anzahl homogener Elemente
einfacher Geometrie, die an definierten Knotenpunkten verbunden sind. Dieser
Ansatz ist unter dem Begriff der Finite-Elemente-Methode (FEM) bekannt, die
zugehorigen Modellgleichungen werden numerisch gelost [157].

Strukturdiskrete Ansétze beschreiben ein System von vornherein mit Hilfe dis-
kreter Modellbausteine. In der Mechanik und insbesondere in der Mehrkorper-
simulation wird ein Schwingungssystem in massebehaftete Korper und masselo-
se Verbindungselemente aufgeteilt. Die Verbindungselemente kénnen zum einen
Kraftgesetze enthalten und damit Steifigkeiten, Viskositdten oder duflere Kraf-
te beschreiben. Zum anderen konnen die Verbindungselemente die Freiheitsgrade
der Korper zueinander einschrianken. Im Sinne geringen Rechenaufwandes sind
die Korper meist starr. Nachgiebigkeiten innerhalb eines Korpers konnen durch
Zerschneiden und Verbinden der Teilkorper durch entsprechende Kraftgesetze ab-
gebildet werden. In bestimmten Anwendungen, vor allem fiir Untersuchungen mit
hoéherfrequenten Schwingungseinfliissen, ist es allerdings sinnvoll, flexible Korper
in das Modell einzubinden. Dazu werden Ansédtze aus der FEM genutzt. Die
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Eigenschaften, die in der FEM abgebildet werden, werden mit Hilfe von Projek-
tionsmatrizen aus Eigenformen und weiteren Anteilen approximiert. Die Koérper
besitzen auBerdem eine im Vergleich zur FEM stark reduzierte Anzahl von Kno-
tenpunkten, den Masterknoten, an welchen die Verbindungselemente angreifen.

3.1.1. Simulation von Torsionssystemen

Die vorherrschende Bewegung in Torsionssystemen wie dem Antriebsstrang ist
die Rotationshewegung um die Hauptdrehachse. Viele Schwingungsphanomene
konnen deshalb angenéhert durch ein System abgebildet werden, das alle anderen
Bewegungsrichtungen vernachlassigt. In einfachster Auspragung ist ein Torsions-
schwingungssystem gerade. Das bedeutet, dass es weder Ubersetzungen, noch
Verzweigungen oder Zusammenfithrungen aufweist. Das Beispiel aus Abb. 3.1
besitzt am Getriebe potenziell eine Ubersetzung, welche die Eigenschaften der
vorhergehenden Komponenten (Tragheiten, Steifigkeiten, etc.) im Vergleich zu
den nachfolgenden Komponenten einem Ubersetzungsverhiltnis unterwirft. Das
iibersetzte System kann durch ein gerades System ersetzt werden, wenn die Eigen-
schaften einer Seite der Ubersetzung auf den dquivalenten Wert der anderen Seite
umgerechnet werden [108]. Der Beispielantriebsstrang enthélt auBlerdem eine Ver-
zweigung, an der das Achsgetriebe mit Differenzial die tibertragene Leistung auf
zwei Reifen aufteilt. Das verzweigte System kann unter der Voraussetzung durch
ein gerades System ersetzt werden, das die Einzelbewegung der Reifen fiir die
Untersuchung keine Rolle spielt und die Bedingungen (bspw. Reibkoeffizient zwi-
schen Reifen und Untergrund) auf beiden Seiten gleich sind. Im Zuge dessen wer-
den die Einzeltriagheiten additiv zusammengefasst und Elastizitdten, Viskositdten
etc. konnen durch eine Parallelschaltung ermittelt werden. Soll die translatorische
Bewegung des Fahrzeugs im System mitbetrachtet werden, so muss das Schwin-
gungssystem um eine weitere Drehmasse mit Koppelung erweitert werden. Fiir
diese Betrachtung liegt nicht nur eine Verzweigung, sondern eine Vermaschung
des Systems vor, da die Verzweigung am Differenzial wieder zur Bewegung einer
einzelnen Komponente zusammengefithrt wird. Abb. 3.2 zeigt eine Skizze eines
beliebigen geraden Torsionsschwingungssystems mit n Torsionsmassen. Die Tor-
sionsmassen mit den entsprechenden Rotationstragheiten J; mit ¢ = 1,...,n sind
jeweils durch eine Parallelschaltung eines Feder- und eines Ddmpferelements mit-
einander verbunden. Die Bezeichnungen k; und ¢; mit ¢ = 1,...,n — 1 beschreiben
deren Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften. Am System Ein- und Ausgang
ist jeweils ein externes Torsionsmoment Ty bzw. T,, aufgebracht.

Fiir die Relativverdrehungen ¢; mit ¢« = 1,...,n der jeweiligen Torsionsmassen
und ihre Ableitungen ¢; und $; kénnen die Bewegungsgleichungen in Matrizen-
form wie in Gl. 3.1 formuliert werden, siehe auch [43].

Jp+Cp+Kp=T (3.1)
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Jior Jaspr Jaips Jno1,0nc1 Jns o
kjl k? kn—l
LW W
€1 C2 Cn—1
Abbildung 3.2.: Skizze eines linearen Torsionsschwingungssystems mit n Torsi-

onsmassen und n-1 Feder-/ Démpferelementen

wobei sich die einzelnen Anteile aus Gl. 3.1 wie folgt zusammensetzen:

[J1 0 0] o ] _,‘Z(;O_
J = Is : o—| " T = (3.2)
Jn—l 0 gonfl O
L 0 O Jn_ L SOTL J _T
. ol —e -
—C1 €1+ Co —Co
—C Cy+C —C
C _ 2 2 3 3 (33)
—Cp—2 Cp2+tCh Cn—1
L —Cp—1 Cn—1 |
. /{;1 —/{;1 -
—ky ki ke =k
—k ko+ ks —k
K — 2 2 3 3 (34)

_kn—Z kn—2+kn—1 _k:n—l
_kn—l kn—l |

3.1.2. Simulation von Mehrkorpersystemen

In einem allgemeinen Mehrkérpersystem (MKS) kann jeder starre Korper zu-
nachst sechs Freiheitsgrade besitzen, die ggf. durch Verbindungselemente einge-
schriankt werden. Mit weiteren Bewegungsfreiheitsgraden wird auch die Bestim-
mung der Lage der Korper komplexer. Zur Beschreibung werden deshalb zusétz-
lich zu einem globalen Koordinatensystem korperfeste lokale Koordinatensysteme
eingefiihrt.
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Abbildung 3.3.: Skizze eines raumfesten und eines korperfesten Koordinatensys-
tems zu einem Korper

Abb. 3.3 zeigt zwei kartesische, also orthogonal rechtshindige Koordinaten-
systeme. Das raumfeste globale Inertialsystem wird mit °K bezeichnet, K ist
ein lokales System auf einem Korper. Der Referenzpunkt I ist der Ursprung des
Systems ' /. Seine Position ist vom Ursprung des globalen Koordinatensystems
O aus durch den Ortsvektor 7o; beschrieben. Durch die Matrix %S = 087 ist
die Transformation der Koordinaten von Vektoren beschrieben in 'K nach °K
festgelegt. Ein Punkt P auf dem Korper kann durch den Ortsvektor ‘rop =

T g
[0T0p7$ Oropy 0T0P7z:| im globalen Koordinatensystem dargestellt werden. Uber

die Beschreibung des Punktes P im lokalen Koordinatensystem ! K ergibt sich der
Ortsvektor durch Transformation mit der Matrix nach Gl. 3.5 wie folgt:

0 _0 0
Top = Tor + Tip

OT'OP = 0""01 + OIS I’I"[p (35)

Fir die Beschreibung der Orientierung eines Korpers gibt es eine Reihe an
Moglichkeiten. Die Verdrehung eines Koordinatensystems kann durch aufeinan-
derfolgende Elementardrehungen definiert werden. Dazu muss eine Drehreihenfol-
ge festgelegt werden. In der Fahrzeugtechnik werden meist sogenannte Kardan-
Winkel verwendet, welche der Reihe nach um die aktuellen, mitgedrehten Ach-
sen X, y, z oder z, y, x drehend beschrieben werden. Andere Beschreibungen der
Orientierung, wie mit anderer Drehreihenfolge (z.B. Euler-Winkel), mit Euler-
Parametern oder mit Quaternionen kénnen in [8] nachgelesen werden. Aus dem
Ortsvektor “rgp kann durch Zeitableitung die Geschwindigkeit %p = vop und
durch erneutes Ableiten die Beschleunigung *9¢p = Yagp des Punktes P in Bezug
auf das Inertialsystem berechnet werden. Die Winkelgeschwindigkeit kann durch
die Ableitung der Drehmatrix als schiefsymmetrischer Tensor %@y, = % 8% 8T
dargestellt werden, bzw. kénnen ihre Komponenten im Vektor %wq; geschrieben
werden, sodass wr = w x 7 gilt. Die Zeitableitung von wy; ergibt die Winkelbe-
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schleunigung %wq;. Genaueres zu den Zeitableitungen der Vektoren kann in [149]
oder [201] nachgelesen werden. Damit konnen fiir einen starren Korper mit der
Masse m und dem Trigheitstensor /Ty folgende Bewegungsgleichungen aus dem
Impulssatz und dem Drallsatz, die auf Newton [129] und Euler [49] zuriickgehen,
entwickelt werden:

m%0ys = F

ITSI(.LYO[ = IMS — IwO[ X ITSILUO[ (36)

Im Kraftvektor °F sind alle angreifenden eingepragten und Reaktions-Kraifte
zusammengefasst, Mg enthélt die eingeprigten und Reaktions-Momente, die
am Schwerpunkt des Korpers wirken. Wahrend der Impulssatz im Inertialkoordi-
natensystem O beschrieben wird, ist der Drallsatz in Bezug auf ein korperfestes
Koordinatensystem I notiert. Vom Koordinatensystem O aus é&ndert sich bei einer
Drehbewegung die Belegung des Tragheitstensors mit der Zeit. Wird der Trag-
heitstensor im korperfesten Koordinatensystem angegeben, so héngt er nicht von
der Zeit ab. Das erleichtert dessen Bestimmung erheblich.

T
Mit der Beschreibung der Orientierung tiber Kardan-Winkel ¢, = |:Q0i71()0i,2g0i73:|

T
kann die Lage' eines Kérpers i auch in einem Vektor q; = [’riTgoiT} =

T
[wi’lTwi’QT} zusammengefasst werden. Dieser Vektor wird als Vektor verallgemei-

nerter Koordinaten bezeichnet. Die Namensgebung griindet darauf, dass es sich
dabei nicht um kartesische Koordinaten handeln muss. Verallgemeinerte Koordi-
naten dienen dazu, die Lage eines Korpers so einfach wie moglich zu beschreiben,
dabei konnen auch krummlinige Koordinaten wie Zylinderkoordinaten verwen-
det werden. Mit sechs verallgemeinerten Koordinaten kann die Lage eines starren
Korpers vollstédndig beschrieben werden [161].

In einem MKS haben die Korper untereinander entweder kinematische Bindun-
gen, die ihre Freiheitsgrade einschrianken, oder werden iiber Kraftgesetze gekop-
pelt, wobei diese die Freiheitsgrade nicht einschranken. Die kinematischen Bin-
dungen zwischen zwei Korpern werden als Gelenke bezeichnet. Die Bindungen
eines Gelenks konnen einerseits die Anderung der Lage eines Korpers einschrin-
ken. Daraus folgt, dass sowohl Einschrankungen fiir die Verschiebungen als auch
fiir die Geschwindigkeiten des Korpers gemacht werden, in diesem Falle heiflen die
Bindungen holonom. Der Vollstdndigkeit halber sei fiir nicht-holonome Bindun-
gen auf [201] verwiesen, sie sind fir den weiteren Verlauf der Arbeit aber nicht
relevant.

Fiir die Beschreibung der Kinematik eines Systems aus Korpern haben sich zwei
Ansitze etabliert. Der erste beschreibt die Bewegung jedes Korpers vollsténdig in
sogenannten absoluten oder redundanten Koordinaten. Dabei werden fiir jeden

! Lage wird hier als umfassender Begriff fiir Position und Orientierung verwendet.

37



3.1. SIMULATION VON ANTRIEBSSTRANGEN

starren Korper sechs Freiheitsgrade berticksichtigt, die implizit in den Bindungs-
gleichungen wieder eingeschrinkt werden. Die Bewegungsgleichungen eines ge-
bundenen MKS resultieren dann in einem System aus Differenzial-Algebraischen
Gleichungen (DAE). Der zweite Ansatz basiert auf Minimalkoordinaten, wel-
che nur die unabhéngigen Koordinaten der Korper beinhalten. Damit werden
nur die tatséchlichen ungebundenen Freiheitsgrade des Systems berticksichtigt.
Fiir dieses Vorgehen gibt es relevante Unterschiede in der Topologie eines Systems:

e Offene Systeme: Baum- oder Kettenstruktur
e Geschlossene Systeme mit kinematischer Schleife

Ein wichtiges Merkmal eines offenen Systems ist, dass es jedem Korper genau
ein Gelenk zugeordnet wird. Wird ein offenes System an beliebiger Stelle auf-
getrennt, entstehen zwei eigenstdndige Systeme. Fiir solche Strukturen sind die
unabhéngigen Minimalkoordinaten der kleinstmdogliche Satz an Koordinaten. Mit
diesen konnen die Bewegungsgleichungen in Form eines Gleichungssystems ge-
wohnlicher Differenzialgleichungen (ODE) aufgestellt werden. Geschlossene Syste-
me besitzen kinematische Schleifen, also Kopplungen der Korper, die Ringschliisse
in einem System erzeugen. Fiir jede kinematische Schleife gibt es ein zusétzliches
Gelenk. Wird eine kinematische Schleife aufgetrennt, so entsteht ein System (oder
Teilsystem bei mehreren Schleifen) in Baumstruktur. Die Relativkoordinaten ei-
nes geschlossenen Systems sind nicht alle unabhangig und deshalb auch keine
Minimalkoordinaten. Zur Darstellung eines geschlossenen Systems in Minimalko-
ordinaten miissen die Relativkoordinaten noch weiter reduziert werden, was unter
Umstéanden sehr komplex sein kann. Alternativ ist es moglich, die kinematischen
Schleifen aufzutrennen, das System in Form der entstehenden Baumstruktur mit
Minimalkoordinaten zu beschreiben und zusétzlich eine Schliebedingung an der
Schnittstelle einzufithren. Dies fiihrt in der Folge zu einem System Differenzial-
Algebraischer Gleichungen. Die Anzahl der SchlieBbedingungen entspricht den
algebraischen Gleichungen des Systems.

Systeme aus DAE sind numerisch vergleichsweise aufwéndig zu l6sen. Fiir offene
Systeme ist damit die Losung der Bewegungsgleichungen in Relativkoordinaten
effizienter als in redundanten Koordinaten. Auch bei Systemen mit kinematischer
Schleife ist die Formulierung in Relativkoordinaten in der Regel von Vorteil, da
die Anzahl der algebraischen Gleichungen geringer ist als fiir Absolutkoordinaten.
Der Vorteil fiir die Modellierung in redundanten Koordinaten liegt im geringeren
Aufwand in der Gleichungserstellung, da keine Besonderheiten wie das Aufschnei-
den von Bindungen berticksichtigt werden miissen.

Um die Bewegungsgleichungen in relativen Koordinaten effizient aufzustellen,
gibt es unterschiedliche Ansatze. Sie werden als Prinzipe der Mechanik / Dyna-
mik [157] [149] [201] bezeichnet. Fiir die automatisierte Generierung der Glei-
chungen von MKS in kommerziellen Softwarepaketen sind vor allem das Prinzip
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von D’Alembert [38] und das Jourdainsche Prinzip relevant [92]. Beide wurden
aus dem Prinzip der virtuellen Arbeit abgeleitet und basieren darauf, dass durch
Reaktionskréfte in Bindungen keine Arbeit bzw. keine Leistung verrichtet wird.
Fiir die Losung der Gleichungen sehr effizient sind auflerdem die Lagrange Glei-
chungen zweiter Art, da sie die Reaktionskréfte in den Gelenken von vornherein
eliminieren. Allerdings ist die Lagrange-Funktion nicht immer leicht aufzustellen
und deshalb fiir die Automatisierung weniger gut geeignet. Andere Prinzipien, wie
das Hamiltonsche Prinzip, das Gausssche Prinzip oder das Prinzip der minima-
len potentiellen Energie kénnen ebenfalls zur Eliminierung der Reaktionskrafte
verwendet werden, sind aber aufgrund ihrer schlechteren Automatisierbarkeit in
kommerziellen Programmen uniiblich [149].

Aus den Grundgleichungen und dem Prinzip von D’Alembert kénnen fir ein
holonomes System in Baumstruktur folgende globale Bewegungsgleichungen in
den im Vektor y zusammengefassten Minimalkoordinaten aufgestellt werden:

M (y,t)§ +ke(y,9,t) = ke (y,9,1) (3.7)

Dabei enthélt die verallgemeinerte Massenmatrix M (y,t) die Massen und
Tragheitsanteile aller Korper des Systems, k. (y,y,t) fasst die Zentrifugal- und
Kreiselterme, sowie die Corioliskrafte zusammen und der Vektor k. (y,y,t) ent-
hélt die eingepriagten Krafte und Momente. Die Bewegungsgleichungen fiir freie
Systeme und Systeme mit nicht-holonomen Bindungen unterscheiden sich in der
Wahl der Koordinaten. Damit andern sich auch die {ibrigen Terme der Bewegungs-
gleichungen entsprechend durch die Zuordnung zu den Koordinaten. Genaueres ist
in [201] oder [157] nachzulesen. Das Gleichungssystem besteht aus ODE, welche
numerisch gelost werden kénnen.

Liegt ein holonomes System mit kinematischer Schleife vor, ist eine mogliche
Losung des Problems das Aufschneiden der Schleife und die Einfithrung einer
SchlieSbedingung. Mit der algebraischen SchlieBbedingung

c(y.t) =0 (3.8)

kann das Gleichungssystem fiir die Minimalkoordinaten y der aufgeschnittenen
Baumstruktur aufgestellt werden:

M (y.t)§j+ ke (y,9,t) —C" A=k, (y,9.,1). (3.9)

Dabei ist A der Vektor der Lagrange Multiplikatoren. Die Matrix C enthélt die
partiellen Ableitungen der Schliefbedingungen nach den Minimalkoordinaten der
aufgeschnittenen Struktur:
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_(’36

=

(3.10)

Es resultiert ein DAE-System, das z.B. durch Indexreduktion auf ein System
von ODE zurtickgefiithrt und dann numerisch gelost werden kann. Zu beachten ist,
dass die oben genannten Gleichungen nur fiir ideale, konservative Systeme gelten.
Nichtideale Systeme, in denen es z.B. Reibung gibt, weisen eine Koppelung der
Bewegungsgleichungen mit den Reaktionsgleichungen auf [157]. Zur Berechnung
missen die Gleichungen simultan gelost werden, was aufwendiger, aber moglich
ist.

3.2. Beschreibung bestimmter physikalischer
Eigenschaften

Oft wird fiir die Kraftgesetze zwischen diskreten Korpern in der MKS vereinfa-
chend lineares Verhalten angenommen. Diese Annahme ist i.d.R. nur in gewissen
Grenzen giiltig. Fiir das Verformungsverhalten von metallischen Werkstoffen, ins-
besondere Stahl, oder konstruktiv beabsichtigten Nachgiebigkeiten, wie z.B. linear
konstruierte Stahlfedern, werden diese Grenzen im Allgemeinen eingehalten, so-
dass die Naherungen nur geringfiigig von der Realitdt abweichen. Es existieren
aber Vorgiange und Materialien, die entweder nur in einem sehr kleinen Bereich
lineares Verhalten aufweisen oder funktionsbedingt aus dem linearen Bereich her-
ausgefithrt werden. Wenn diese Félle fiir das abzubildende dynamische Verhalten
relevant sind, miissen nichtlineare Kraftgesetzte formuliert werden.

Im folgenden Kapitel werden zwei Félle nichtlinearen Verhaltens beschrieben,
die relevanten Einfluss auf das dynamische Verhalten im Antriebsstrang haben.
Um die Wahl der Modellierung fiir die spatere Anwendung ersichtlich zu machen,
werden grundlegendes Verhalten, Abhéngigkeiten und Modellierungsanséitze vor-
gestellt. Im ersten Abschnitt werden die Eigenschaften von Elastomeren beschrie-
ben. Dieser Werkstoff wird im Antriebsstrang vor allem zur Lagerung, speziell
in der Aggregatelagerung und dem Gelenkwellenzwischenlager, aber auch in der
Achslagerung, verwendet. Im zweiten Abschnitt sind Verhalten und Modellierung
von Reibung dargestellt. Reibung ist in den meisten realen Vorgéingen présent,
eine detaillierte Modellierung ist am Antriebstrang insbesondere im Reibschluss
der Kupplung und im Léngenausgleich der Gelenkwelle relevant.

3.2.1. Elastomerwerkstoffe

Die dynamischen Eigenschaften eines Fahrzeugs sind mafigeblich von den Werk-
stoffen bestimmt, aus welchen seine Bauteile bestehen. Im Triebstrang eines Nutz-
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fahrzeugs ist ein hoher Anteil dieser Bauteile aus metallischen Werkstoffen gefer-
tigt. Fir bestimmte Elemente kommen aber andere Stoffe zum Einsatz, deren
Eigenschaften gezielt zur Beeinflussung des Triebstrangverhaltens genutzt wer-
den konnen. Besonders hiufig werden Elastomere eingesetzt, die eine Art der
Polymerwerkstoffe sind. Umfassende Grundlagen zur Physik von Polymeren sind
z.B. in [178] oder [158] zu finden.

Polymere bestehen aus langen Molekiilketten, die sich durch chemische Reaktio-
nen aus kurzen gleichartigen Molekiilbausteinen, den Monomeren, zusammenset-
zen. Abhéngig von der resultierenden Molekiilstruktur konnen sie in drei Gruppen
unterschieden werden [147]. Sind die Molekiilketten untereinander nicht vernetzt,
wird das Polymer als Thermoplast bezeichnet. Liegt eine chemische Vernetzung
zwischen den Polymerketten vor, wird zwischen engvernetzten Polymeren, den
Duroplasten, und weitmaschig vernetzten Strukturen, den Elastomeren, unter-
schieden.

Elastomerwerkstoffe kommen meist als mehrphasige Materialien zum Einsatz.
Ublicherweise setzen sie sich aus dem Polymergrundstoff Kautschuk, einem Fiill-
material, z.B. Ruf}; und weiteren Additiven zusammen. Die weitmaschige Vernet-
zung der Kautschuk-Molekiilketten wird durch einen chemischen Umwandlungs-
prozess, die Vulkanisation, erzeugt. Diese Molekiilstruktur bedingt die grund-
sitzlichen Eigenschaften, die das Elastomer als technischen Werkstoff auszeich-
nen, allen voran die hohe Elastizitat, die auch bei grolen Deformationen erhalten
bleibt. Durch das Fiillmaterial und seinen Anteil im Material kann Einfluss auf
die mechanischen Eigenschaften des Werkstoffs genommen werden, insbesondere
auf Steifigkeit und Festigkeit [53]. Weitere Eigenschaften, wie Alterungsverhal-
ten oder Verarbeitungsfahigkeit, konnen durch zusétzliche Additive beeinflusst
werden [152].

Fir die Beschreibung der Eigenschaften eines Elastomers werden oft Methoden
aus der linearen Viskoelastizitatstheorie verwendet. Viele Eigenschaften von Elas-
tomeren konnen damit meist im Bereich kleiner Deformationen nédherungsweise
gut abgebildet werden. Zu beachten ist, dass sich gefiillte Elastomere eigentlich
nichtlinear viskoelastisch verhalten, weshalb auch fiir kleine Deformationen die
Ansitze aus der linearen Viskoelastizitdt nur Naherungen darstellen. Details zur
linearen Viskoelastizitat konnen z.B. in [67] nachgelesen werden.

Wie bei [110] verwendet, ergibt sich unter der Annahme linearer Viskoelastizitét
fiir eine dehnungsgesteuerte harmonische Anregung der Dehnung

€(t) = Ace™ (3.11)

mit der Kreisfrequenz w und der Dehnungsamplitude Ae die Spannungsantwort
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o(t) =G" (iw)e(t). (3.12)

Dabei ist G* der komplexe dynamische Modul. Zur Charakterisierung werden
vor allem dessen Realteil G (w), auch Speichermodul, und Imaginérteil G” (w), der
Verlustmodul, verwendet. Der Verlustmodul verhalt sich proportional zur Energie,
die in jedem Belastungszyklus dissipiert wird [110]. Alternativ werden auch Betrag
|G| und Phase § des dynamischen Moduls bestimmt [12]. Fiir spannungsgesteuerte
Anregungen werden dquivalent die komplexe dynamische Nachgiebigkeit J* (iw)
sowie Speichernachgiebigkeit J' (w) und Verlustnachgiebigkeit J” (w) verwendet.

Um die relevanten Eigenschaften eines Elastomers in der Simulation richtig
abzubilden, ist es notwendig, einen Uberblick iiber das Verhalten des Werkstoffs
und die Abhéngigkeiten der Zustédnde zu besitzen. Zu diesem Zweck werden im
Folgenden die Besonderheiten von Elastomeren kurz aufgefithrt. Da zur Klarung
von Ursachen der Figenschaften ein sehr viel tieferer Einstieg in die Thematik
noétig ware, als es an dieser Stelle moglich ist, wird im Weiteren primar auf die
phédnomenologische Beschreibung der Eigenschaften eingegangen.

Die schon erwahnte hohe Elastizitat in Form grofler Dehnungen bei kleinen
Spannungen von Elastomeren wird auch als ,, Gummielastizitit “bezeichnet. In
[110] ist beschrieben, dass fiir einen typischen Referenz-Elastomerwerkstoff im
Druckbereich héhere Spannungen als im Zugbereich auftreten und generell stark
nichtlineares Verhalten unter monotoner Zug- und Druckbelastung zu erkennen
ist. AuBerdem wird eine nichtlineare Geschwindigkeitsabhingigkeit (fiir zyklische
Versuche Frequenzabhéngigkeit) gezeigt, die bei héheren Dehnraten hohere Span-
nungen hervorbringt.

Bei gehaltener Dehnung stellt sich eine Relazation der Spannung ein [110].
Dabei nimmt die Spannung in der Probe ab und relaxiert auf einen Gleichge-
wichtszustand. Mit ausreichend grofien Relaxationszeiten kénnen im Versuch die
Gleichgewichtszustandspunkte angenéhert bestimmt werden. Durch die Verbin-
dung dieser Punkte fiir unterschiedliche Dehnungen kann eine Gleichgewichts-
kennlinie bestimmt werden, die laut [110] anndhernd zeitunabhéngig ist.

Eine weitere Eigenschaft von Elastomeren wird durch den Mullins-Effekt be-
schrieben [126]. Dieser stellt sich als Entfestigung des Materials bei zyklischer
Beanspruchung dar. In Experimenten von [110] wird gezeigt, dass sich bei zy-
klischer Auslenkung mit konstanter Dehnungsamplitude die Spannungsamplitude
zyklisch auf einen stationdren Wert hin abnimmt. Laut [74] gilt dies gleichermaBen
fir gefiillte und ungefiillte Elastomere. Die Entfestigung ist [159] zufolge nur unter
erhohter Temperatur naherungsweise auf den Ausgangszustand zuriickfiihrbar.

Auch der Payne-Effekt stellt eine Entfestigung des Werkstoffes dar. Die Ande-
rung der Festigkeit steht hier in Abhéngigkeit von der Amplitude bei zyklischer
Belastung. [133] zeigt in Messungen eine Abnahme des Speichermoduls tiber der
Dehnungsamplitude, wiahrend der Verlustmodul von sehr kleinen Dehnungen zu-

42



KAPITEL 3. GRUNDLAGEN

erst auf einen Maximalwert anwéchst und dann wieder abféllt, sieche Abb. 3.4.
Das Verhalten tritt nur und zunehmend mit der Fillung in Elastomerwerkstof-
fen, insbesondere bei Rufifilllung, auf [188].

Speichermodul G’
Verlustmodul G”

Amplitude Ae Amplitude Ae

Abbildung 3.4.: Speicher- und Verlustmodul eines Elastomers unter zyklischer Be-
lastung: Amplitudenabhéngigkeit

Ein Merkmal, welches gleichermaflien fiir alle Polymere auffaillig ist, ist ein
Temperaturbereich, in welchem eine besonders starke Anderung der Materialei-
genschaften stattfindet. Dieser Bereich wird als Glastibergangsbereich bezeichnet
[178]. Unterhalb dieses Bereiches befindet sich das Material im Glaszustand, der
sich durch eine hohe Steifigkeit und geringe Dampfung auszeichnet. Der Bereich
oberhalb des Glasiibergangs wird als gummielastischer Zustand bezeichnet, hier
weist das Elastomer eine um ein Vielfaches geringere Steifigkeit auf. Die Damp-
fung hat im Ubergangsbereich ihr Maximum und fillt von dort in Richtung gro-
Berer Temperaturen auf einen Wert grofier als unterhalb des Glasiibergangs ab.
Elastomere werden im gummielastischen Bereich oberhalb des Glasiibergangs ein-
gesetzt und sind im hoheren Temperaturbereich durch die Zersetzungstemperatur
limitiert [127].

Auch die Elastizitdt im gummielastischen Bereich zeigt eine relevante Abhéan-
gigkeit von der Temperatur. In [110] wird beschrieben, dass das Konstant-Halten
einer Dehnung bei einer Zugprobe eine Kraft erfordert, die ndherungsweise linear
mit der Temperatur zunehmend beschrieben werden kann. Die Eigenschaft wird
in der Modellierung tiiber die Beschreibung der Entropie berticksichtigt und wird
deshalb mit Entropicelastizitit betitelt. Fiir sehr geringe Dehnungen dreht sich
der Effekt um, dies wird als thermoelastische Inversion bezeichnet [110]. Weitere
temperaturabhingige Verhaltensmerkmale sind ebenfalls in [110] zusammenge-
tragen.

Zudem gibt es zahlreiche Alterungseinfliisse, die hier nicht genauer beschrieben
werden, aber z.B. in [45] nachgelesen werden kénnen.

Zusammengefasst wurden folgende Merkmale, die typisch fiir Elastomerwerk-
stoffe sind, zusammengetragen, siche auch [110]:
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Nichtlineare Elastizitét

Nichtlineare Geschwindigkeitsabhéngigkeit
Relaxationsverhalten mit Gleichgewichtskennlinie
Mullins-Effekt

Payne-Effekt

Glastibergang

Temperaturabhangigkeit

Alterungsabhédngigkeit

Dabei wurden die Effekte bevorzugt, die zum einen fiir die spéitere Anwendung
im Modell und Versuch besonders relevant sind und zum anderen im gewahlten
Umfang umsetzbar sind. Vor allem unter dem Punkt ., Temperaturabhéngigkeit®
und ,, Alterungsabhéngigkeit“ sind sehr grofie Gebiete zusammengefasst, die in den
nachfolgenden Kapiteln geméfl der definierten Randbedingungen ausgeklammert
werden.

Zur Modellierung des Materialverhaltens von Elastomeren gibt es beliebig kom-
plexe Ansétze. Die Rheologie befasst sich nach [64] mit vier unterschiedlichen
Gebieten: der Beschreibung, Erklarung, Messung und Anwendung des Verhaltens
materieller Werkstoffe unter Verformung. Zur Beschreibung, auch phanomeno-
logische Rheologie genannt [64], werden rheologische Grundelemente verwendet,
die idealisierte Eigenschaften besitzen. Diese Elemente umfassen ein Hookesches
Federelement mit linearen Steifigkeitseigenschaften, ein Newtonsches Démpfungs-
element, welches linear viskoses Verhalten aufweist und ein St.-Venant-Element,
welches plastisches Stoffverhalten aufweist [145], [115]. Aus diesen Elementen wer-
den durch Reihen- und Parallelschaltung unterschiedliche rheologische Modelle
gebildet. Die Grundelemente und ihre mathematische Beschreibung sind in Tab.
3.1 dargestellt.

In erster Néaherung gibt es fiir Elastomere Grundmodelle, die deren Verhalten
auf Basis linearer Viskoelastizitdt abbilden. Nach [76] konnen durch die linea-
re Viskoelastizitat die Phanomene Kriechen bzw. Relaxation, Ratenabhangigkeit
der Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften, sowie ratenabhingige Hystereseef-
fekte abgebildet werden. Obwohl diese Modelle insbesondere fiir Elastomere mit
Ruffiillung und groBeren Deformationen oft zur Beschreibung nicht ausreichen,
demonstrieren sie die Basis zum Verstiandnis der rheologischen Modellierung. Im
Folgenden werden deshalb kurz zwei fundamentale Basismodelle vorgestellt, um
beispielhaft die resultierenden Gleichungen der Modelle zu demonstrieren. Ge-
nauer soll an dieser Stelle nicht in die Modellierung eingestiegen werden, vertiefte
Informationen liefern beispielsweise [75], [101], [17].

Ein simples Basismodell stellt das Maxwell-Modell dar, wie es in Abb. 3.5 zu
sehen ist.

Es besteht aus der Reihenschaltung eines Feder-Elements mit einem Démpfer-
Element. Mit der Spannungsgleichheit in der Reihenschaltung kann fiir die Span-
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Tabelle 3.1.: Grundelemente der Modellierung in der phdnomenologischen Rheo-

logie
Hookesches Newtonsches St.-Venant Element
Element Element
(Feder-Element) (Dampfer-Element) (Plastisches /
Reib-Element)
E n oy
—VWWr— 1 - v
o = Fe o =mné o = oysign (é)
+1 ;firée>o0
sign(é) =40 ;firée=0
—1 ;firée<o
€
€ EN
VW A—1—
E n
Abbildung 3.5.: Maxwell-Modell: Basismodell der Modellierung linearer Visko-
elastizitat

nung o aus der Deformation des linearen Federelements bzw. aus dem Dampfer-
element berechnet werden, siehe auch [143]:

o = FEey = néy, (3.13)

wobei sich die Gesamtdehnung € aus dem elastischen Anteil ey und dem inelasti-
schen Anteil ey zusammensetzt

€ =€y +€en. (3.14)
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Aus diesen Zusammenhédngen lésst sich die Differentialgleichung fiir die Span-
nung ableiten

o+ Ecr = Fé. (3.15)
n

Dieses Elementmodell kann die Relaxation eines Materials mit einer Relaxati-
onszeit von Tr = nE~! abbilden. Fiir die Abbildung anderer Effekte reicht das
Maxwell-Element allein nicht aus. In einer Erweiterung des Maxwell-Elements
wird im Zener-Modell [44] (auch Dreiparameter-Modell [75]) eine Parallelschal-
tung des Maxwell-Modells mit einem weiteren Feder-Element gebildet. Daraus

ergeben sich folgende Beziehungen fiir das Modell:

0O =01+ 00 = Eieg + Ese = mén + Ece
E
— VWV
E1 Uil 1
_| .
A n = (0~ Fe)

Abbildung 3.6.: Zener-Modell

E E
6+ —0=(F) + Ey) é + —Eq¢
T Uit

Das Zener-Modell beschreibt viele viskoelastische Eigenschaften, die bei Versu-
chen mit Elastomeren beobachtet werden. Fir sehr kleine Dehnraten nahert sich
das Verhalten der linearen Gleichgewichtskennlinie der parallelen Feder mit dem
Modul E, an

o (t) = Exe, (3.19)

Bei dynamischem Verhalten produziert das Maxwell-Element die Uberspan-
nung des Modells, also die Differenz zur Gleichgewichtsspannung. Fiir sehr schnel-
le Deformationen nahert sich die Spannung dem spontanen Hookeschen Gesetze
an

o(t)=(FE1+ Ex)e. (3.20)

Eine harmonische Anregung fithrt wie weiter oben bereits angesprochen auf eine
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Beschreibung der Eigenschaften mit Hilfe dynamischer Moduli. Das Zener-Modell
zeigt dabei die in der linearen Viskoelastizitiat abbildbare Geschwindigkeitsab-
hangigkeit. In Anlehnung an [85] ist das Modellverhalten in Abb. 3.7 qualitativ
skizziert.

Speichermodul G’
Verlustmodul G”

Kreisfrequenz w Kreisfrequenz w

Abbildung 3.7.: Modellverhalten des Zener-Modells bei zyklischer Belastung:
Speicher- und Verlustmodul iiber Anregungskreisfrequenz

Nicht abbildbar sind mit diesem Modell z.B. die Amplitudenabhéngigkeit des
Payne-Effekts, Nichtlinearitaten der Elastizitdt usw. Um plastischen Eigenschaf-
ten gerecht werden zu konnen, kommen vor allem auch das in Tab. 3.1 erwédhnte
St.-Venant sowie nichtlineare Kennlinien fiir das Hookesche Feder-Element zur
Anwendung. In weiteren und auch komplexeren Verschaltungen mit einer grofieren
Anzahl von Grundelementen kénnen phénomenologisch Verlauf und Form einer
nichtlinearen Steifigkeitskurve, einer Spannungs-Dehnungs-Hysterese und weite-
re Merkmale zunehmend besser angendhert werden, was z.B. genauer in [101]
nachvollzogen werden kann.

Die vorgestellten Beispiele bedienen sich der Vorstellung eines eindimensionalen
Auftretens des Verhaltens. Die Realitdt kann dieses Ideal in den meisten Féllen
nicht erfiillen, weshalb entweder von einer Ndherung der Losung ausgegangen
werden muss, oder eine Erhohung der Modellkomplexitat zur Mehrdimensionalitat
notig wird. Dies wird iiblicherweise mit den Mitteln der Kontinuumsmechanik
bewerkstelligt, siehe z.B. [75], [17], [7]. In dieser Arbeit wird die Betrachtung auf
die eindimensionale Formulierung beschrankt, da im Zuge der MKS komplexere
Modelle zu unverhéltnisméfligem Rechenaufwand fithren wiirden.

3.2.2. Reibung

Reibung ist in Mechanik und Dynamik ein Vorgang, der erhebliche Einfliisse auf
ein System haben kann. Sie tritt als Funktionsvoraussetzung in Systemen wie der
Reibkupplung auf, limitiert die Funktion von Systemen in Form von Haftgrenzen,
z.B. beim Reifen, und bestimmt Verschleifl und Verluste. Die Untersuchung und
Beschreibung von Reibvorgingen beschaftigt die Wissenschaft schon seit Langem.
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Als ersten relevanten Beitrag nennt [141] Leonardo da Vinci mit seinem Werk
Codex-Madrid I (1495), in dem er die Reibkraft als proportional zur Belastung
und unabhéangig von der makroskopisch betrachteten Kontaktfliche beschreibt.
Im geschichtlichen Verlauf, der in [141] dargestellt ist, werden Amonton, Euler,
Coulomb und zahlreiche weitere Wissenschaftler als wichtige frithe Protagonisten
in der Entwicklung der Reibungsbeschreibung aufgefiihrt.

Zur genaueren Beschreibung des Reibungsvorganges ist es nétig, sich tiber die
passende Skala fiir die Betrachtung Gedanken zu machen. Reibung wird in vie-
len unterschiedlichen Skalenbereichen beschrieben, vom atomaren Bereich iiber
mikroskopische Groflenordnungen bis bin zu Untersuchungen auf Ebene von tek-
tonischen Platten. In sehr komplexen Anwendungsgebieten kommen daher Mul-
tiskalenmodelle zur Anwendung, um Schliisse aus einem Skalenbereich in einen
anderen tibertragen zu konnen. Fiur die Vorstellung der Reibung im Antriebss-
trang wird meist die mikroskopische Groflenordnung gewahlt. In dieser Skalene-
bene werden die durch Reibung interagierenden Oberflichen genauer beschrieben.
Thre Rauhigkeit wird durch stochastisch verteilte Erhebungen abstrahiert, die Er-
hebungen werden Asperiten genannt. Abstand, mittlere Hohe sowie gegenseitige
Eindringung der Oberflichen hangen dabei von den physikalischen Eigenschaften
des Materials ab [71]. Die sich entwickelnde Reibkraft wird auf die Adhésion auf
Basis attraktiver atomarer Wechselwirkungen, elastischer bzw. viskoelastischer
oder plastischer Deformation und insbesondere das Kriechen der Asperiten im
Kontakt zurtickgefiithrt. Die Idee einer Beschreibung der Rauhigkeit der Ober-
flichen geht auf Bowden und Tabor [22] zurtick. Mit diesem Konzept relativiert
sich auch die Unabhangigkeit der Reibkraft von der Kontaktflache: die tatsachli-
che Kontaktfliche weicht damit stark von ihrer makroskopischen Projektion ab.
Die Annahme, dass die Kontaktfliche keinen Einfluss auf die Reibkraft hat, ist
damit ungiiltig. Die tatsachliche Abhéngigkeit basiert aber nicht auf der trivial
bestimmbaren Projektionsfliche, sondern entsprechend der Asperitentheorie auf
der Kontaktfliche der Unebenheiten. Diese wiederum ist von der Rauhigkeit der
Oberflache selbst, aber auch von der Eindringung und damit der Normalkraft und
der Kontaktdauer abhiangig. Die Abhédngigkeit tritt in Bezug auf die tatséichliche
Kontaktflache auf und ist damit nicht mit der sichtbaren Kontaktflachendnderung
gleichzusetzen.

Die Beschreibung von Materialoberflichen durch Asperiten ist laut [41] fiir eine
grofle Bandbreite von Ingenieursmaterialien méglich, die Steigungen der Erhebun-
gen bewegen sich dabei zwischen 0° und 25°. In [15] wird das Reibverhalten z.B.
mit der Materialpaarung Papier-Papier untersucht.

Empirisch betrachtet kann der Reibungsvorgang selbst in zwei Phasen unter-
schieden werden. Bei sehr geringen Relativgeschwindigkeiten zwischen den Reib-
partnern wird der Vorgang am treffendsten im Englischen mit Presliding be-
zeichnet. Fiir hohere Relativgeschwindigkeiten geht der Prozess in das sogenannte
Gross Sliding tiber.
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Im Presliding ist die Reibkraft weitestgehend von der Verschiebung abhéngig.
Im allgemeinen Sprachgebrauch wird Reibung oft als Phanomen betrachtet,
welches immer eine Geschwindigkeitsabhéngigkeit aufweist. Die hier verwende-
te Definition, die auch der Modellierung zugrunde gelegt wird, weicht von der
herkémmlichen Betrachtung ab und vernachléssigt geschwindigkeitsabhéngige
Effekte in der ersten Phase. Das Presliding-Verhalten konnte in Experimen-
ten von [105] fir trockene Gleitreibung und [142] fur geschmierte Rollreibung
bestétigt werden. AuBlerdem bildet sich eine Hysterese der Reibkraft iiber der
Verschiebung aus. In der Hysterese zeigt sich, dass der Vorgang ein nicht-lokales
Gedéchtnis (non-local memory) aufweist [105]. Der Unterschied von lokalem
und nicht-lokalen Gedéchtnis ist in [121] definiert. Dabei wird eine allgemeine
Beschreibung auf Basis der Regelungstechnik verwendet, die einen Systemein-
gang, im Sinne der Reibung eine Auslenkung, und einen Systemausgang, am
Reibungsbeispiel die resultierende Reibkraft, besitzt:

e Beim lokalen Gedéchtnis sind die zukiinftigen Output-Werte von dem ge-
genwartigen Output-Wert und den zukiinftigen Input-Werten eindeutig be-
stimmt.

e Ein nicht-lokales Gedéachtnis liegt vor, wenn zudem eine Abhéngigkeit von
vorangegangenen Extrema in den Input-Werten vorliegt.

Aus dieser Definition folgt, dass eine Hysterese mit lokalem Gedéchtnis fir
jedes erreichbare Wertepaar von Input und Output einen eindeutig definierten
Zustand besitzt. Jedes Wertepaar ist maximal auf dem Wege zweier Kurven, ei-
ner auf ansteigendem und einer auf absteigendem Weg, erreichbar. Da fiir eine
Hysteresebeziehung mit nicht-lokalem Gedéchtnis zudem eine Abhéngigkeit von
vorangegangenen Input-Extremwerten vorliegt, gibt es unendlich viele mogliche
Kurven, die zu einem Wertepaar fithren koénnen.

Dieser Zusammenhang zeigt sich auch fiir das Reibgedéchtnis bei der Presli-
ding-Hysterese, wie in Abb. 3.8 gezeigt wird. Darin wird eine Kraft-Weg-Hysterese
durch den zeitlichen Verlauf einer Auslenkung in Abb. 3.8 a) erzeugt. Die Hys-
terese bildet sich zwischen den Punkten A und B aus. Am Punkt C wird sie
unterbrochen, um eine kleinere Auslenkung auszufiihren.

Der Verlauf kehrt am Ende der Unterbrechung wieder zu C zuriick. Der Punkt
wird folglich erreicht, ohne den selben ansteigenden Ast der Hysterese, wie im
ersten Zeitabschnitt zu benutzen, es liegt ein nicht-lokales Reibgedachtnis vor.

Steigt die Relativgeschwindigkeit zwischen den Reibpartnern an, so geht das
Presliding in Gross Sliding tiber. In diesem Bereich finden zwei wichtige Effekte
statt: mit zunehmender Geschwindigkeit nimmt die Reibkraft zunachst ab und
im weiteren Verlauf dann wieder zu. Dieses Verhalten wurde 1902 von R. Stribeck
in [169] fiir geschmierte Reibung beschrieben und ist deshalb als Stribeck-Effekt
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Abbildung 3.8.: Zeit-Weg-Verlauf und Presliding-Hysterese

bekannt. Fiir trockene Reibung wurde ein &dhnliches Verhalten in Experimenten
von [15] gezeigt.

Der zweite Effekt tritt bei Be- oder Entschleunigungen im Reibverlauf auf, er
stellt sich als Verzogerung der Anderung der Reibkraft in Bezug auf die Anderung
der Gleitgeschwindigkeit dar, siche Abb. 3.9. Im Englischen wird er als friction lag
oder friction memory bezeichnet, es handelt sich also wieder um einen Gedachtnis-
Effekt, der sich in einer Hysterese wiederspiegelt. Messungen, die dieses Verhalten
nachweisen, sind fir trockene Reibung in [105], fiir geschmierte Reibung in [82]
und fiir trockene und geschmierte Oberflachen in [73] zu finden.

Gleitgeschwin-
digkeit v

> Zeit t
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<
=
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Abbildung 3.9.: Friction lag

Das Reibverhalten geschmierter und trockener Oberflichen ist so dhnlich, dass
es vielfach mit den gleichen Modellen beschrieben wird. Fiir die Modellvorstellung
der zugrundeliegenden Mechanismen miissen die beiden Félle aber grofitenteils
getrennt betrachtet werden. Die hier erlauterten Zusammenhénge basieren auf der
mikroskopischen Modellvorstellung der Reiboberflichenrauhigkeit mit Asperiten.

[10] zufolge kénnen im Presliding noch dhnliche Schliisse fiir geschmierte und
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trockene Reibung gezogen werden, da in beiden Fallen bei sehr geringen Relativ-
geschwindigkeiten asperitischer Kontakt vorliegt. Die Ausnahme stellen hydrosta-
tisch geschmierte Kontakte dar, bei welchen das Schmiermittel unter statischem
Vordruck steht, diese Ausnahmen werden im Folgenden nicht weiter betrachtet.
Laut [171] iiberwiegen im Presliding Bereich die adhésiven Kréfte der Asperiten
im Kontakt. Bei einer Verschiebung der Oberflachen zueinander findet deshalb ei-
ne elasto-plastische Deformation der Asperiten statt. Diese Hypothese erklart die
beobachtete wegabhangige Hysterese bei geringer Geschwindigkeitsabhangigkeit
also durch ein Verhalten der Asperiten als nichtlineare Federkennlinie.

Das Verhalten im Gross Sliding muss getrennt fiir geschmierte und trockene
Reibung betrachtet werden. In [10] wird auf das Reibverhalten unter Schmierung
eingegangen. Durch die Bewegung der Reibflachen zueinander wird Schmiermit-
tel in den Kontakt eingebracht. Der aufgebrachte Normaldruck verursacht ein
Herauspressen des Schmiermittels, welches aber aufgrund seiner Viskositat bei
zunehmender Geschwindigkeit nicht mehr vollstindig abflieBen kann. So entsteht
ein Schmierfilm, dessen Dicke mit zunehmender Geschwindigkeit zunimmt. Mit
zunehmender Schmierfilmdicke verringert sich der solide Kontakt, bis kein fester
Kontakt mehr vorhanden ist. Dies erklart den Abfall der Reibkraft fiir steigen-
de Relativgeschwindigkeit. Das anschlieBende Wiederansteigen der Reibkraft mit
der Geschwindigkeit wird in [3] auf die viskose Scherung im Fluidfilm zuriickge-
fiihrt. Bei angenommener konstanter Viskositat iber der Geschwindigkeit steigt
die Reibkraft mit zunehmender Geschwindigkeit linear an. Fiir abweichendes Ver-
halten der Viskositédt tiber der Geschwindigkeit (z.B. nicht-newtonsche Fluide)
kann der Reibkraftverlauf abweichen. Das Reibgedichtnis bei Anderung der Re-
lativgeschwindigkeit wird fiir geschmierte Reibung auf den Fluidtransport und
die nétige Zeit zur Anderung der Dicke des Schmierfilms zuriickgefithrt. Zweite-
rer wird auch als squeeze effect bezeichnet [82].

Fiir trockene Reibung scheren bei zunehmender Auslenkung laut [3] die ad-
hasiven Kontaktbriicken zunehmend ab und neue Verbindungen bzw. Kontakte
werden gebildet. Das Absinken der Reibkraft wird damit erklért, dass mit zuneh-
mender Geschwindigkeit weniger Zeit zur Verfiigung ist, um neue Kontaktbriicken
aufzubauen. Die Asperiten in Kontakt deformieren unter Last auch zeitabhangig
in Normalenrichtung. Dadurch erhéhen sich die tatsédchliche Kontaktflache und die
Adhésionskraft in Tangentialrichtung. Bei zunehmender Geschwindigkeit nimmt
die Zeit fiir die plastische Deformation in Normalenrichtung immer mehr ab, und
damit auch die Reibkraft in tangentialer Richtung. Der anschlieSende Anstieg der
Reibkraft wird in [2] durch den wachsenden Einfluss von Tragheitseffekten der As-
periten erklart. Die Trigheitskraft der kollidierenden Asperiten-Massen steigt mit
der Beschleunigung, also mit wachsender Geschwindigkeit, an.

Der Ubergang zwischen Presliding und Gross Sliding wird in [3] und [1] als
kritische Zustandsanderung beschrieben, die von verschiedenen Faktoren, wie der
Gleitgeschwindigkeit der Reibpartner und deren Beschleunigung, abhéngt. Vor
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allem der Nulldurchgang von negativer zu positiver Geschwindigkeit oder an-
ders herum, wo die interagierenden Asperiten vom verspannten Zustand in eine
Entspannung und dann in die Verspannung in Gegenrichtung iibergehen, ist ein
komplexer Vorgang. Kennzeichnend ist die Losbrechkraft, welche abhingig von
der Kraftrate die maximal erreichte Reibkraft im Ubergang bezeichnet. Die sta-
tische Losbrechkraft ist fiir unendlich kleine Kraftraten definiert und stellt damit
einen Grenzwert der Reibcharakteristik dar.

Zur Modellierung von Reibung gibt es zwei grundsatzliche Herangehensweisen,
die physikalische und die empirische Modellbildung. Ein physikalischer Ansatz
wird aus grundsitzlichen theoretischen Uberlegungen und Zusammenhéingen ge-
bildet. Die Modellierung basiert auf der Abstraktion der Realitat und der Be-
schreibung der physikalischen Eigenschaften wie Elastizitdten, Masseeigenschaf-
ten etc. Diese Art von Modellbildung wird auch bottom-up, also ,von Grund auf*,
genannt. Der empirische Ansatz wird auf Basis von Beobachtungen und Messun-
gen entwickelt. Ein spezieller Zusammenhang wird untersucht und die Ergebnisse
der Untersuchung werden durch ein Modell mathematisch approximiert. Dieser
Ansatz wird auch mit top-down, zu Deutsch ,von oben herunter”, bezeichnet. Da
die physikalischen Modelle meist sehr komplex und numerisch weniger effizient
sind, sind fur viele Anwendungen empirische Anséatze iiblich. Bei der Nutzung
solcher Modelle ist es wichtig, ihren Ursprung und damit ihre Schwéchen zu be-
achten: Das empirisch erzeugte Modell gilt in der Regel nur unter den Bedingun-
gen, welche zu seiner Erzeugung zu Grunde gelegt worden sind. Eine abweichende
Anwendung, z.B. bei gednderter Anregung, muss in den meisten Fallen mit er-
neuten Messungen und Charakterisierungen des Verhaltens einhergehen. Beispiele
von physikalischer Reibungsmodellierung sind in [71] in Form des Biirstenmodells
oder als Beschreibung der Interaktion flexibler Asperiten durch elastisch gelager-
te starre Balken in [2] beschrieben. Genauer sollen im Folgenden eine Reihe von
empirischen Reibmodellen und ein physikalisch motiviertes Reibungsmodell erlau-
tert werden. Eine scharfe Grenze zwischen empirisch und physikalisch motivierten
Modellen ist fur tatsichliche Modelle schwer zu ziehen, da die entwickelten Mo-
dellbildungsweisen im Laufe der Zeit gegenseitigen Einfluss ausiibten. Deshalb soll
die Einordnung der Modelle nicht als strikte Trennung der Bereiche betrachtet
werden, sondern nur der Orientierung dienen.

Im Folgenden werden drei Reibungsmodelle genauer vorgestellt und mit Hilfe
kleiner mathematischer Testmodelle visualisiert. Dazu werden die Modelle mit
drei verschiedenen Signalen angeregt, deren Parameter in Tab. 3.2 aufgelistet
sind. Die Modellparameter, die in den Testmodellen verwendet wurden, sind in
Tab. 3.3 zu finden.

Historisch zuerst sind Reibmodelle entstanden, die stationédres Reibverhalten
beschreiben, also ein Verhalten, bei dem die Relativgeschwindigkeit der Reibpart-
ner keinen Einfluss auf den Absolutwert der Kraft hat. Das bekannteste stationére
Modell, welches nach wie vor angewendet wird, ist das Coulombsche Reibgesetz
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Tabelle 3.2.: Parameter der Anregungen der Beispiele
a) Anregung nach Abb. 3.8

Aaz 6.0-107° [m]
tges 10 [s]
b) Sinusanregung Presliding

A 3.0-107° [m]
wo 10,30,50 [s71]
c) Sinusanregung Ubergang

A 1.5-107%  [m]
Wo 1,3,5 B

[32]. Darin wird ein proportionaler Zusammenhang zwischen Normalkraft Fy und
Coulombscher Reibkraft Fi» durch zwei Reibungskoeffizienten, den Haftreibungs-
koeffizienten py und den Gleitreibungskoeffizienten p¢, definiert:

Fen < pugFyn = Fy Foe = sign (v) peFn = sign (v) Fg (3.21)

In einer Erweiterung dieses Reibgesetztes wird auflerdem der Geschwindigkeits-
abhangigkeit im Bereich hoherer Gleitgeschwindigkeiten v Rechnung getragen.
Dazu wird dem Term fiir die Berechnung der Gleitreibung ein viskoser Term mit
dem Proportionalitatsfaktor o nachgestellt:

F,is = sign (v) (Fg + ov) (3.22)

Mit der Entdeckung des Stribeck-Effekts wird der Ubergang zwischen Haften
und viskosem Gleiten in Gl. 3.23 genauer beschrieben. Da nach wie vor keine
Reibungs-Hystereseeffekte oder Verschiebungen im Presliding-Bereich berticksich-
tigt werden, ist auch dieses Modell primar fir stationidre Anwendungen nutzbar.
Zur Beeinflussung des Verlaufs werden die Stribeckgeschwindigkeit vy und der
Formexponent « verwendet.

Fy, = sign (v) (Fo + (Fy — Fg) e % 1") (3.23)
Das erste Modell, das sich mit der dynamischen Anderung der Relativgeschwin-

digkeit im Reibungsvorgang auf Basis einer nichtlinearen Differentialgleichung
nahert, stammt von P. Dahl und wurde fiir die Beschreibung der Reibung von
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Tabelle 3.3.: Parameter der Reibmodelle

Dahl
o L5 [
5 g
o0 5.8 10 [Nm]
LuGre
for L5 [
pa 1.0 [
vs 0.001 [ms™]
o« 2 A
o0 5.8 10 [Nm]
o1 300 [Nsm™!
oy 0.4 [Nsm™!]
GMS
for L5 [
pa 1.0 [
vs 0.001 [ms™!]
« 1 g
¢ 2 3
k; [3.65,1.10,1.04, 2.19, 7.86, 6.79, 9.98, 9.60,
59.65,9.74, 6.72, 3.06, 2.10, 1.56, 1.03] - 10 [Nm]
i [0.12,0.35,0.81,1.67,1.88,2.58, 3.18, 3.91,
5.61,6.29,8.21,9.12, 14.82, 15.67,25.78] - 102 []
o5 0.4 [Nsm™!]

Kugellagern entwickelt [40]. Dieses Modell beschreibt die Hysterese im Presliding
durch folgende nichtlineare Differentialgleichung:

B
Fpan = 00 (1 _ Fpan sign (j:)) i (3.24)
Fu

Durch den Exponenten § kann die Form der Hysterese materialabhéingig an-
gepasst werden. Mit oy wird die Steifigkeit der Haftkontakte im Presliding be-
schrieben. Die Steigung der Hysterese aus Abb. 3.10 a) hingt nach Gl. 3.24 vom
Kraftniveau und dem Vorzeichen der Reibgeschwindigkeit ab. Wird die Hystere-
se Schleife wie in Abb. 3.8 gezeigt am Punkt C unterbrochen und die Auslen-
kung umgekehrt, so sinkt durch die Anderung des Vorzeichens das Kraftniveau
bis zum Punkt D. Wird dort die Auslenkung wieder umgekehrt, steigt auch die
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Reibkraft der Hysterese wieder. Da sie nur vom Kraftniveau und dem Vorzei-
chen der Geschwindigkeit abhéngt, steigt die Kurve parallel verschoben zur ers-
ten Hysteresekurve an und kehrt nicht zum Ausgangspunkt C zurtick, wo die
Hysteresekurve verlassen wurde. Damit kann das Dahl-Modell kein nicht-lokales
Reibgedéchtnis abbilden. In Abb. 3.10 b) sieht man die Hysterese im Presliding
fiir unterschiedliche Anregungsfrequenzen, es zeigt sich keine Abhéngigkeit von
der Geschwindigkeit. Das Dahl-Modell bildet nicht nur die Presliding-Hysterese,
sondern auch eine Hysterese im Geschwindigkeitsbereich ab. Im statischen Gebiet
néhert sich die Gleichung Coulombschem Verhalten an, siche Abb. 3.10 ¢). Den
Stribeck-Effekt kann es damit nicht nachbilden. Auch der Reibungsnachlauf kann
mit dem Dahl-Modell nicht modelliert werden. Die Richtung, mit der die Kurve
durchlaufen wird, ist durch graue Pfeile gekennzeichnet.

b)

&
~
@]
S~—

C B

Reibkraft F
Reibkraft F'
Reibkraft F

A

Auslenkung z Auslenkung z Reibgeschwindigkeit v

Abbildung 3.10.: Simuliertes Reibverhalten mit dem Dahl-Modell; a) Presliding-
Hysterese ohne nicht-lokalem Gedéchtnis, b) Geschwindigkeits-

unabhéngige Presliding-Hysterese c¢) Ubergangsverhalten ohne
Stribeck

Aufbauend auf den Erkenntnissen von Dahl wurde in [200] ein Modell vor-
gestellt, welches die Reibkraft mit Hilfe einer inneren Zustandsvariable z be-
schreibt, nach seiner Entwicklung an den Universitdten in Lund und Grenoble
heift es LuGre-Modell. Die Zustandsvariable kann im Sinne des Biirstenmodells
als mittlere Verformung einer Borste oder Verschiebung eines Asperitenbalkens
verstanden werden und lehnt sich damit an die physikalische Modellierung an.
Die Differentialgleichung fiir z lautet

dz 09

o 3.25

= gl (3.25)
wobei f (v) fiir die Beschreibung des Ubergangs zustindig ist. Fiir das LuGre
Modell nimmt diese Funktion die Gleichung fiir den Stribeck-Effekt Fg,,. aus GI.
3.23 ein. Die Reibkraft wird additiv mit zwei Termen der Zustandsvariable und
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ihrer Anderung sowie einem globalen viskosen Term in Abhéngigkeit der globalen
Relativgeschwindigkeit v gebildet.

Frugre = 00z + 012 + 09v (3.26)

Wie im Modell von Dahl wird mit o die Steifigkeit im Haftkontakt ausgedriickt,
o1 steht fir den Mikrodampfungskoeftzienten der Zustandsgréfie und o, fiir den
globalen Dampfungskoeffizienten des viskosen Reibanteils. In Abb. 3.11 a) und b)
ist die Presliding-Hysterese abgebildet, die mit dem Modell erzeugt werden kann.
Wie im Dahl-Modell kann das nicht-lokale Gedachtnis mit dem LuGre-Modell
nicht abgebildet werden (sieche Abb. 3.11 a)). Zudem ist die Hysterese geringfiigig
geschwindigkeitsabhangig, was ebenso nicht mit Messungen von realem Reibver-
halten iibereinstimmt. In Abb. 3.11 ¢) ist aber ersichtlich, dass das LuGre-Modell
im Ubergang den Stribeck-Effekt mit abbilden kann. Fiir die kleinste Frequenz ist
in Abb. 3.11 ¢) auBlerdem erkennbar, dass mit dem LuGre-Modell der Reibungs-
nachlauf erzeugt werden kann. Sichtbar wird dies an der Stelle, wo die Linie an-
steigender Geschwindigkeit kurz nach dem grau gekennzeichneten Nulldurchgang
die Linie sinkender Geschwindigkeit schneidet.

b)

&4
N

o
~

¢ B

Reibkraft F

Reibkraft F
Reibkraft F'

A

Auslenkung x Auslenkung x Reibgeschwindigkeit v

Abbildung 3.11.: Simuliertes Reibverhalten mit dem LuGre-Modell; a) Presli-
ding-Hysterese ohne nicht-lokalem Gedéchtnis, b) Geschwindig-

keitsabhéngige Presliding-Hysterese ¢) Ubergangsverhalten mit
Stribeck-Effekt

Die Losung des Problems mit dem nicht-lokalen Gedachtnis, wie es im
LuGre-Modell auftritt, wurde mit unterschiedlichen Ansétzen untersucht, z.B.
im LEUVEN-Modell [171]. Dieses Modell erhélt den Effekt des nicht-lokalen Ge-
dachtnisses durch die Zwischenspeicherung der Hysteresemaxima. Bei der Um-
kehrung der Auslenkung im Reibverlauf werden die Eckwerte der Hysterese ge-
speichert und zur weiteren Berechnung des Hystereseverlaufs verwendet. Sobald
eine Hysteresekurve geschlossen ist, werden die gespeicherten Werte geloscht. Im
Ubrigen funktioniert das Modell wie das LuGre-Modell.

Ein weiteres Modell, welches das Presliding-Gedéachtnis abbilden kann und auch
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sonst die vorher beschriebenen typischen Eigenschaften eines Reibvorgangs er-
fasst, ist das General Maxwell Slip-Modell (GMS-Modell) [2], siehe Abb. 3.12.
Dieses Modell ist als Vereinfachung aus einem physikalischen Modell entwickelt
worden und wird deshalb als physikalisch motiviertes Modell kategorisiert. Die
physikalische Basis ist ein Modell, welches einzelne Asperitenkontakte durch sepa-
rate Feder-Masse-Elemente abbildet. Um einen gleichméafligen Verlauf der Grofien
zu erhalten miissen dabei allerdings sehr viele (mindestens 1000) Elemente model-
liert werden, was hohen Rechenaufwand bedeutet [104]. Im GMS-Modell werden
die Eigenschaften der superponierten Elementmodelle fiir das Presliding und die
Eigenschaften des LuGre-Modells fiir das Gross Sliding gekoppelt.

k
W00
i I
FQW AIZN:MM

Abbildung 3.12.: Skizze des GMS-Modell

Die Elemente im GMS-Modell sind parallel geschaltete Maxwell-Slip-Elemente.
Fiir ein haftendes Element bedeutet dies, dass linear-elastisches Verhalten vor-
liegt. Fir diesen Fall ist die Differentialgleichung

dF;
dt

fiir jedes Element i mit der zugehorigen Steifigkeit k; gegeben. Dieser Zustand
ist durch die Stribeckkurve begrenzt. Sobald die Kraft den Stribeckwert tiber-
schreitet, gleitet das Element. Es gibt unterschiedliche Moglichkeiten, die Ein-
zelsteifigkeiten der Modelle zu bedaten. Da ein Element nicht fiir eine einzelne
Asperiteninteraktion steht, sondern mehrere zusammenfasst, sind die spezifischen
Eigenschaften der Elemente nicht direkt physikalisch zuriickfithrbar. Deshalb kon-
nen die Parameter z.B. durch eine passende Verteilung 7; mit >~ n; = 1 eruiert
werden. Fiir die Haftbedingung eines Elements bedeutet das

Fi <niFsi (3.28)

Wird die Kraft im Element grofler, so beginnt das Element zu gleiten. Der
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Gleitzusammenhang basiert auf den Erkenntnissen des LuGre-Modells und wird
entsprechend durch

dF: F
L . — ! 9
o = sign (v)n,C (a m‘FStr> (3.29)

ausgedriickt. Genauere Informationen zur Ableitung des GMS-Modells aus vor-
hergehenden Erkenntnissen sind in [104] zu finden. Der Parameter C' ist der At-
traktivitatsparameter, welcher die Anndherung des Reibverhaltens an die Stri-
beckkurve bestimmt. Die einzelnen Elemente sind durch eine Parallelschaltung
gekoppelt und werden folglich zur Gesamtkraft addiert. Auflerdem wird dem Mo-
dell ein globaler viskoser Anteil superponiert.

N
FGMS = Z E (t) + o9V (330)

=1

Es gibt auch Ansétze, die einen viskosen Anteil fiir jedes Element spezifizie-
ren, um die Dynamik besser abzubilden, siehe z.B. [11]. Die Eigenschaften des
Modells mit einer Elementanzahl von N=15 ist in Abb. 3.13 zu sehen. Dadurch,
dass das Presliding im Modell durch einzelne single state Elemente abgebildet
ist, die also entweder haften oder gleiten, kann im Modell das nicht-lokale Ge-
déchtnis der Hysterese erfasst werden (Abb. 3.13 a)). Allerdings verursacht die
Geschwindigkeitsabhangigkeit in Form der Stribeckkurve Fls;. der Elemente, die
im Gleitzustand sind, auch eine leichte Abhéngigkeit von der Geschwindigkeit
im Presliding, siehe Abb. 3.13 b). Der Ubergang in Abb. 3.13 ¢) zeigt deutlich,
dass das Modell den Stribeck-Effekt abbilden kann. Mit dem GMS-Modell kann
auch der Reibungsnachlauf modelliert werden, wobei dieser mit dem Parameter
C mafBgeblich gesteuert werden kann.

In der Tab. 3.4 ist zusammenfassend ein Uberblick iiber die vorgestellten Reib-
modelle dargestellt. Im Abschnitt Modellprazision ist dargestellt, welche in Expe-
rimenten aus der Literatur gezeigten Eigenschaften durch die Modelle abgebildet
werden konnen. Die Angabe der Rechenzeit wurde an einem Testmodell ohne
weitere dynamische Einfliisse als reiner Vergleich der Modellgleichungen durchge-
fithrt und dient deshalb nur dem Relativvergleich der Modelle untereinander. Im
Abschnitt Parameter wurden die oben vorgestellten Modelle aufgenommen. Fir
Anpassungen, wie einer zusétzlichen Mikrodampfung im GMS-Modell, kénnen
weitere Parameter anfallen.
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Auslenkung x Auslenkung x Reibgeschwindigkeit v

Abbildung 3.13.: Simuliertes Reibverhalten mit dem GMS-Modell; a) Presliding-
Hysterese mit nicht-lokalem Gedéchtnis, b) Geschwindigkeits-

abhingige Presliding-Hysterese ¢) Ubergangsverhalten mit Stri-
beck

Tabelle 3.4.: Vergleiche der Reibmodelle

Dahl LuGre GMS

(15 EL)
Modell
-prazision  Presliding Nicht-lokales Gedachtnis - - +
Ratenunabhéngigkeit + - -
Ubergang  Stribeck-Effekt - + +
Sliding Reibungsnachlauf - + +
Rechenzeit [Zeiteinheit]
1 2 7
Parameter [Anzahl]
3 7 8

3.3. Analyse von Schwingungssystemen

Die Simulation von Mehrkorpersystemen ermoglicht es, viele unterschiedliche Aus-
gabegrofien zu erzeugen und unterschiedlichste Zustdnde im System zu beobach-
ten. Zur Analyse und Interpretation der Daten gibt es verschiedene Moglichkeiten
und Werkzeuge, von denen im Weiteren einige ausgewéhlte vorgestellt werden.
Ganz allgemein wird eine Schwingung als zeitlich wechselnde Anderung von
Zustandsgroflen definiert. Um eine passende Darstellung oder Bewertung der
Schwingungsdaten zu ermitteln, kann es hilfreich sein, die Art der Zustandsin-
derung genauer zu charakterisieren. Es wird unterschieden, ob die Schwingung
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stationér, also mit konstantem zeitlichem Mittelwert, oder instationédr auftritt.
Im stationdren Fall wird wiederum weiter differenziert, ob ein deterministisches,
also vorhersagbares, oder ein stochastisches und damit zufélliges Signal vorliegt.
Stochastische Signale treten oft in Messungen auf, beispielsweise in Folge externer
Storungen. Sie werden deshalb mitunter auch in der Simulation als Eingangssi-
gnale verwendet, um realitdtsnahe Berechnungen zu erreichen. Die Untersuchung
stochastischer Signale wird vornehmlich mit Mitteln der Statistik vorgenommen.
Vor allem in rotatorischen Systemen tritt oft eine Unterkategorie deterministi-
scher Signale auf, die periodische Schwingung. Diese Signalform schwingt mit
konstantem zeitlichem Abstand, die Dauer heifit Periode der Schwingung [182].
Die hier vorgestellten Analysemethoden beschéaftigen sich vor allem mit periodi-
schen und quasi-periodischen Systemen, der zweiten Kategorie deterministischer
Signale.

Eine harmonische Schwingung mit einer Phasenverschiebung ¢y kann nach GI.
3.31 beschrieben werden:

z(t) = Ag + Acos(wt + ¢o) = Ag + Aq cos(wt) + Ay sin(wt) (3.31)

A bezeichnet die Amplitude, mit der das Signal mit der Kreisfrequenz w um
das Mittel Ay schwingt, A; und A, bezeichnen die zugehorigen Amplituden der
Teilschwingungen von Kosinus- bzw. Sinusanteil. Die Periode der Schwingung
kann aus der Eigenkreisfrequenz bzw. der Frequenz f nach

T=""=2 (3.32)

berechnet werden. Die reelle Darstellung in Winkelfunktionen ist fiir weitere ma-
thematische Berechnungen oft sehr aufwendig. Alternativ kénnen harmonische
Schwingungen mit Hilfe der komplexen Schreibweise dargestellt werden. Mit Hil-
fe der Eulerschen Formel €* = cos o+ sin o wird die Berechnung in vielen Féllen
einfacher. Das komplexe Signal, dessen Realteil der Gl. 3.31 entspricht, lautet:

2(t) = Ay + Ae'@teo), (3.33)

Die dynamischen Eigenschaften eines Systems und sein Verhalten unter be-
stimmten Anregungssignalen kénnen mit Blick auf unterschiedliche Grofien unter-
sucht werden. Ublicherweise werden in einer Simulation Berechnungen in Abhén-
gigkeit der Zeit erzeugt, entsprechend konnen die Ergebnisse im Zeitbereich aus-
gewertet werden. Durch Resampling und Interpolation kann vom Zeitbereich in
den Wegbereich, wie z.B. den Winkelbereich, konvertiert werden. Ebenso moglich
ist es, die Zeitdaten in den Frequenzbereich zu tibertragen und dort auszuwerten.
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Vor allem zur Klarung von Schwingungsursachen bei instationdrem Betrieb ist es
auerdem moglich, die Signale in Abhéngigkeit von sogenannten Ordnungen zu
beschreiben. Eine Ordnung bezeichnet dabei ein Vielfaches der Bezugsdrehzahl.
Die Ubertragung und Darstellung in den unterschiedlichen Bereichen wird im Fol-
genden genauer erlautert. Grundlegende Nachschlagewerke zur Beschreibung von
Schwingungen sind z.B. [116], [68], [25].

3.3.1. Zeitbereichsanalyse

Die naheliegendste Auswertung nach der Zeitintegration eines Modells ist die
Verarbeitung der Daten im Zeitbereich. Hier steht die quantitative Bewertung
der Zustandsgrofien im Fokus. Von Interesse sind vor allem die Verdnderungen,
die mit dem Zeitverlauf einhergehen, wie das Anschwellen oder Abklingen von
Schwingungen, oder nicht repetitive Maximalausschlage.

a) 1r¢ b) 27 ‘
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Abbildung 3.14.: Harmonische Schwingung a) Zeitschrieb einer abklingenden har-
monischen Schwingung b) Phasendiagramm einer abklingenden
harmonischen Schwingung mit Strudelpunkt S

In Abb. 3.14 a) ist der Zeitschrieb einer abklingenden harmonischen Schwingung
dargestellt. In grau ist die Hiillkurve der Schwingung mit eingezeichnet. Vor allem
wenn die Zeitachse so skaliert ist, dass sehr viele Schwingungsperioden abgebildet
sind, ergibt sich damit ein tibersichtlicheres Bild. Abb. 3.14 b) zeigt das zugehorige
Phasendiagramm der Schwingung, die Geschwindigkeit & wird iiber der Auslen-
kung z dargestellt. Diese Darstellungsart ist hilfreich, wenn die Stabilitat der
Schwingung untersucht wird. Der Verlauf der Kurve ist fiir positiven Zeitverlauf
im Uhrzeigersinn zu lesen. Eine Gleichgewichtslage stellt sich im Phasendiagramm
als singuldrer Punkt dar. Fiir eine ungedampfte harmonische Schwingung ergibt
sich eine Ellipse im Phasendiagramm, ihr Mittelpunkt heifit Wirbelpunkt. Der
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Wirbelpunkt ist die Gleichgewichtslage bzw. der Mittelwert, um die das System
gleichbleibend schwingt. In Abb. 3.14 b) ist fiir die gedampfte Schwingung aus
Abb. 3.14 a) zu erkennen, dass die Kurve spiralférmig auf eine stabile Gleich-
gewichtslage zulduft, den Strudelpunkt. Anschwellende Schwingungen verlaufen
entgegengesetzt um die instabile Gleichgewichtslage spiralférmig nach auflen. Fir
eine konkrete Anfangsbedingung ergibt sich im Phasendiagramm genau eine Pha-
senkurve. Werden mehrere Phasenkurven unterschiedlicher Anfangsbedingungen
im Phasendiagramm aufgezeichnet, so entsteht das Phasenportrat des Systems.
Mit dem Phasenportrit kann ein guter Uberblick iiber die Gleichgewichtslagen
eines Schwingungssystems und deren Stabilitdt gewonnen werden. Eine instabile
Gleichgewichtslage zeigt sich im Phasenportrét beispielsweise als Sattelpunkt, die
Phasenkurven verlaufen hyperbolisch am Sattelpunkt vorbei. Einen detaillierten
Einblick in die Erstellung und Interpretation von Phasenportriats kann in [116]
gewonnen werden.

Zur Charakterisierung eines schwingenden Systems kann auch sein Ubertra-
gungsverhalten im Zeit- oder im Frequenzbereich bestimmt werden. Die Voraus-
setzung dazu ist, dass sich das System im betrachteten Zusammenhang linear
und zeitinvariant verhélt. Zunéchst wird die Impulsantwort h (t) des Systems be-
rechnet, also die Antwort des Systems auf einen Dirac-Impuls. Mit Hilfe einer
Faltungsoperation kann dann das Ausgangssignal x (t) des Systems fiir beliebi-
ge Eingangssignale y (t) nach Gl. 3.34 berechnet werden. Die Faltung selbst ist
eine Art Produkt der beiden Funktionen, wobei der durch die zweite Funktion
gewichtete Mittelwert der ersten Funktion erzeugt wird [195].

:E(t):/OOy(T)h(t—T)dT:/Oty(T)h(t—T)dT:y(t)*h(t) (3.34)

— 0
mit

h(t<0)=0  (3.35)

Oft wird das Ubertragungsverhalten auch im Frequenzbereich betrachtet. Die
komplexe Ubertragungsfunktion H (w) eindimensionaler linear zeitinvarianter
Systeme wird mit einem Eingangssignal Y (w) und dem resultierenden Ausgangs-
signal X (w) nach Gl. 3.35 gebildet und kann dann verwendet werden, um fur
beliebige periodische Eingangssignale die Frequenzantwort zu bestimmen.

Hw) = m (3.36)

Genaueres zur Transformation in den Frequenzbereich ist im folgenden Teilka-
pitel erlautert.
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3.3.2. Frequenzanalyse

Joseph Fourier beschreibt in seinem Werk Théorie analytique de la chaleur [59]
zum ersten Mal, dass jede periodische und abschnittsweise stetige Funktion durch
eine Reihe aus Sinus- und Kosinus-Funktionen ausgedriickt werden kann. Jeder
Schwingungsanteil besitzt eine Frequenz und dazu eine Phase und eine Amplitu-
de. Die Darstellung der Schwingung in Abhéngigkeit der Frequenz wird als Be-
schreibung im Frequenzbereich oder Spektralbereich bezeichnet. Um ein Signal
im Frequenzbereich darzustellen, wird eine Berechnung seiner Frequenzanteile
durchgefiihrt. Besonders bedeutend ist die Methode, die auf der Reihentheorie
nach Fourier basiert. Einen detaillierten Uberblick iiber die Thematik ist in [98]
zu finden. Die Ubertragung in den Frequenzbereich hingt vom Zeitsignal ab:

Ist das Zeitsignal kontinuierlich und periodisch, so kann eine Fourier-Reihe
entwickelt werden. Das Zeitsignal ¢ (¢) mit der Periode Ty und k € Z wird aus der
gewichteten Superposition der harmonischen Anteile aus einer unendlichen Reihe
gebildet.

g(t) = i Gre'* (3.37)

k=—o00

Um der Periodizitat zu gentigen, gilt dabei:

wi = kwy = % (3.38)

G, sind die komplexen Fourierkoeffizienten des Signals, die die Informationen

iiber Betrag und Phase der Schwingungsanteile enthalten. Fiir die Darstellung im

Frequenzbereich ist es deshalb notwendig, die Fourierkoeffizienten zu berechnen.

Die frequenzabhéngigen Koeffizienten werden durch das Integral iiber eine Periode

des Zeitsignals multipliziert mit der komplexen Schwingung bei der zugehorigen
Kreisfrequenz wie folgt gebildet:

T

1 2 —iwgt
Gk:?o/_%g(t)e it (3.39)

Entstammt das Zeitsignal einer physikalischen Zustandsgrofle und ist somit
reell, so haben die Fourierkoeffizienten folgende Symmetrieeigenschaft: Fiir jeden
Koeffizienten im positiven Frequenzbereich gibt es einen komplex konjugierten
Gegenpart im negativen Frequenzbereich:
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Gr = G*,. (3.40)

Fiir die Analyse eines physikalischen Signals im Frequenzbereich wird meist nur
der positive Frequenzbereich dargestellt, die Symmetriebedingung kann aber fiir
Vereinfachungen in der Berechnung genutzt werden.

Fiir ein kontinuierliches Zeitsignal, das nicht periodisch ist, muss die Definition
der Reihenentwicklung angepasst werden. Die Abbildung in den Frequenzbereich
heiit fiir solche Signale Fourier-Transformation. Ausgehend von GIl. 3.38 wird
eine Periode der nicht periodischen Funktion definiert, die gegen Unendlich geht:
Ty — oo. Entsprechend geht die Grundeigenkreisfrequenz gegen null wy — 0
und die Summe aus Gl. 3.37 wird zum Integral:

g@:/mG@an. (3.41)

—00

Die kontinuierliche Funktion der Fourierkoeflizienten wird dabei zu

G@%:L/wﬂwfmﬁ. (3.42)
21 J -

Voraussetzung fiir die Konvergenz der Funktion ist, dass das Integral tiiber
g (t) e ™! existiert,.

Zeitsignale aus einer Integration genauso wie aus Messungen liegen norma-
lerweise nicht als kontinuierliche Funktionen, sondern als diskrete Werte vor.
Auch ihre Periodizitit ist oftmals nur niherungsweise vorhanden. Die Ubertra-
gung solcher Signale in den Frequenzbereich wird durch die Diskrete Fourier-
Transformation (DFT) erreicht. Dabei ist zunéchst zu beachten, dass die Zeit-
oder Frequenzdaten dquidistant vorliegen miissen. Auflerdem ist Periodizitat im
Beobachtungszeitraum Tp fiir die Transformation Voraussetzung, um keine so-
genannten Leckeffekte zu generieren. Das Zeitsignal der Lénge T wird in der
Berechnung als eine Periode eines virtuellen Gesamtsignals behandelt. Fiir das
virtuelle Gesamtsignal bedeutet das eine sich fortwdhrende Aneinanderreihung
dieses Signalblocks. Ist das Signal nicht periodisch oder entspricht seine Periode
nicht einem Vielfachen der Signallinge Tz, so entsteht eine Unstetigkeit im Uber-
gang von einem Signalblock zum néchsten. Diese Unstetigkeit wiederum erzeugt
Ergebnisse im Frequenzspektrum, die im eigentlichen Zeitsignal nicht vorhanden
sind, dies wird als Leckeffekt (Leakage) bezeichnet. Um die Leckeffekte zu ver-
meiden, konnen die Zeitabschnitte mit sogenannten Fensterfunktionen verrechnet
werden. Die Fensterfunktionen gewichten den Zeitblock durch Faltung im Fre-
quenzbereich so, dass Anfang und Ende mit stetigem Ubergang zu null gesetzt
werden, z.B. durch eine Dreiecksfunktion, oder Kurven nach Hamming oder Von
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Hann. Durch die Gewichtung des Zeitblocks mit einer Fensterfunktion wird das
Spektrum auch anderweitig beeinflusst, was bei der Interpretation berticksichtigt
werden muss. Die Auswahl des richtigen Fensters ist vom Frequenzinhalt des Si-
gnals und dem Ziel der Analyse abhéngig. Eine aufschlussreiche Erlauterung der
Auswirkungen unterschiedlicher Fensterfunktionen ist z.B. in [195] zu finden. Eine
weitere Voraussetzung fiir die Anwendung der DFT ist, dass die maximale Fre-
quenz der beinhalteten Schwingungsanteile begrenzt sein muss. Diese Begrenzung
ist notwendig, um eine endliche Abtastrate bestimmen zu kénnen. Das Shannon-
Theorem fordert zur Vermeidung von Aliaseffekten eine Abtastfrequenz, die min-
destens doppelt so grof3 ist, wie die maximale im Signal enthaltene Frequenz. Fiir
diskrete Zeitschritte ¢, = nAt ergibt sich mit der Blocklange N = T/At das
Zeitsignal

2mkn

N-1 N-1
g(tn) =D Gre™s =" Gpe' v . (3.43)
k=0 k=0

Die Fourierkoeffizienten fiir die diskreten Frequenzanteile wj; konnen entspre-
chend nach

1 = 1 1 g -2mkn
Gr=5 > g(tn)e™ == 3" g(t,) e "~ (3.44)
N n=0 N n=0

berechnet werden.

Auf Basis dieser Zusammenhdnge wurde ein Algorithmus entwickelt, der die
Rechenoperationen zur Losung der Gleichungen verringert, in dem er die Multipli-
kationen und Additionen tiber die beiden Zahlvariablen n und k zusammenfasst.
Diese effizientere Methode der DFT heifit Fast Fourier-Transformation (FET).
Um die geringste Anzahl von Rechenoperationen zu erreichen, muss die Fens-
terlange N eine Potenz von 2 sein. Entspricht die Fensterlange keiner Potenz
von 2, werden die Zeitwerte vor der Berechnung zur nachsten Potenz mit Nullen
aufgefiillt.

Die Fourier-Transformation konvergiert wie schon angesprochen nur, wenn das
Integral iiber die Funktion g (t) e~ konvergiert, also wenn das Zeitsignal im
Unendlichen betragsméBig schneller als 1/¢ abféllt. Ist dies nicht der Fall, wie
z.B. bei Sprungfunktionen, kann statt der Fourier-Transformation eine Laplace-
Transformation durchgefithrt werden. Die Laplace Transformation ersetzt die
Kreisfrequenz durch eine komplexe Variable und fiihrt damit einen Konvergenz-
faktor ein. Damit wird die Schwingung anstatt in elementare Sinus- und Kosi-
nusschwingungen in Anteile mit zeitlich exponentiell wachsender Amplitude zer-
legt. Geht der Konvergenzfaktor gegen null, so geht die Laplace Transformation
in die Fourier Transformation iiber. Mit der Laplace-Transformation wird vom
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Zeit- in den Bildbereich transformiert. Fiir zeitdiskrete Signale wird die Laplace-
Transformation zur z-Transformation [68].

Zur Frequenzanalyse gehort nicht nur die Berechnung der Systemantwort im
Zeitbereich und deren Transformation in den Frequenzbereich, sondern auch die
Beschreibung der dynamischen Systemeigenschaften im Frequenzbereich. Eine re-
levante Charakterisierungsmoglichkeit ist die Bestimmung des Eigenschwingungs-
verhaltens des Systems in Form von Eigenfrequenzen und Eigenformen. Das Ei-
genschwingungsverhalten beschreibt, welche Schwingungsformen das ungedampf-
te System unabhéngig von eingeprigten Kréaften nach einer initialen Anregung
bevorzugt einnimmt. Zur Berechnung muss das System in einer Gleichgewichts-
lage linearisiert werden. Das Eigenschwingungsverhalten ist dann auch nur fir
diese Gleichgewichtslage zutreffend. Die globalen Bewegungsgleichungen des Sys-
tems aus Gl. 3.9 werden dafiir in der Zustandsraumdarstellung ausgedriickt. Die
Zustandsgrofle x fasst die Zustédnde der Minimalkoordinaten y wie folgt zusam-
men:

L IS

Fiir die homogene Bewegungsgleichung ohne eingeprigte Kriafte und Momen-
te ergibt sich mit den in der Gleichgewichtslage linearisierten Matrizen fiir die
Dampfung K und die Steifigkeit C':

Mijj+Kg+Cry=0 (3.46)

In der Zustandsraumdarstellung geht die Darstellung mit der Zustandsmatrix

0 E

A= -M'Cc;, -M 'K,

(3.47)

in den Ausdruck
&= Ax (3.48)
iiber. E stellt die Einheitsmatrix dar. Fiir die Berechnung der Eigenwerte wird

der Losungsansatz

x=ux'e & = \x*eM (3.49)
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verwendet. Damit ergibt sich das gewohnliche Eigenwertproblem nach

NE—A|z" =0 (3.50)

mit den Eigenvektoren x*

o = [g , (3.51)

welche aus den Teilvektoren fiir die Lagegrofien @ und dem Teilvektor fir die
Geschwindigkeitsgrofen @ = A\® bestehen. A beschreibt die Eigenwerte des Pro-
blems [149].

Die Losung des Eigenwertproblems fiir komplexe Systeme wird meist mit itera-
tiven Verfahren bestimmt, wie z.B. dem Lanczos-Verfahren [106]. Es kann sowohl
reelle als auch konjugiert komplexe Losungen fiir die Eigenwerte geben. Genaue-
res zu Bestimmung und Losung der Eigenwertprobleme gibt es beispielsweise in
[149] oder [106] nachzulesen.

3.3.3. Ordnungsanalyse

Untersuchungen im Frequenzbereich sind vor allem fiir Systeme aussagekraftig,
die stationir betrieben werden. Andern sich die Zusténde des Systems, eignet sich
oft der Ordnungsbereich besser, um die Zusammenhénge darzustellen. Eine Ord-
nung ist als Vielfaches einer Bezugsfrequenz definiert. Fiir rotierende Systeme ist
die Bezugsfrequenz eine Bezugsdrehfrequenz, wie z.B. die Eingangsdrehgeschwin-
digkeit des Systems. Mit Hilfe der Ordnungsdarstellung kann identifiziert werden,
ob die Schwingungsanteile der Systemantwort drehzahlabhéngig oder -unabhéngig
sind. So sind mogliche Ausloser und Ursachen der Schwingung leichter zuzuord-
nen.

Die Ubertragung in den Ordnungsbereich kann auf unterschiedlichen Wegen
durchgefiithrt werden. Die einfachste Art basiert auf der zeitdiskreten FFT. Ge-
nau betrachtet wird dabei fiir jede Drehzahl eine FFT berechnet. Die Problematik
liegt in der Definition fiir ,,jede Drehzahl“. Um das System bei variabler Drehzahl
im Ordnungsbereich darzustellen, ist die erste Moglichkeit stufenférmig die Be-
zugsdrehzahl zu verdndern. Fiir jede Drehzahlstufe wird dann eine FF'T erstellt,
anhand der Stufendauer kann auflerdem ein Zeitraum fiir eine arithmetische Mit-
telung eingestellt werden. Die Auflosung des Ergebnisses hingt dabei von der
Anzahl der Drehzahlstufen ab, eine genaue Darstellung erfordert sehr viele Stu-
fen.

Bei direkter Bildung der FFT fiir instationdre Vorgédnge ohne Stufen wird die
zeitdiskrete Abtastung der Werte nach den Vorgaben des Shannon-Theorems zum
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Problem. Mit zunehmender Drehgeschwindigkeit nimmt die Anzahl der Auswerte-
punkte je Umdrehung immer mehr ab, dadurch verschwimmen die resultierenden
Amplituden des Frequenzspektrums zunehmend. Zur Losung dieses Dilemmas
stehen zwei Moglichkeiten zur Verfiigung:

Erstens kann eine winkeldiskrete Abtastung der Zustande durchgefithrt werden.
Die winkeldiskrete Abtastung, also eine Abtastung bei dquidistanten Winkelin-
tervallen, ist sowohl in Messungen als auch der Berechnung meist nicht oder nur
umsténdlich moglich. Da dquidistante Winkelschritte bei steigendenden Drehzah-
len in einer sich &ndernden Abtastfrequenz auftreten, sind gute Messergebnisse oft
mit hohen Anforderungen an die Messgenauigkeit verbunden. In der Berechnung
werden tUblicherweise zeitgesteuerte Integrationsschritte gebildet, winkeldiskrete
Werte konnen folglich nur interpoliert werden.

Zweitens gibt es die iiblichere Option zunéchst mit erhohter Abtastrate mit
aquidistanten Zeitschritten abzutasten. Zudem wird das Drehwinkelsignal auf-
genommen. In einem weiteren Schritt wird dann ein Resampling vorgenommen.
Dabei werden die Daten von aquidistanten Zeitschritten zu dquidistanten Win-
kelschritten hin interpoliert. Diese Methode erfordert zwar eine hohe Abtastrate,
kann aber fir instationire Vorginge gute Ergebnisse liefern [98]. Fiir sehr hohe
Anderungsraten und nah beieinander liegenden Ordnungen gibt es allerdings ge-
nauere Methoden, wie z.B. digitale Filtertechniken. Ein guter Uberblick dazu ist
in [98] zu finden, eine sehr detaillierte Aufarbeitung unterschiedlicher Auswerte-
verfahren bietet [21].

Die Darstellung einer Ordnungsanalyse wird oft im dreidimensionalen Wasser-
falldiagramm vorgenommen. Werden die Ergebnisse mit der zeitdiskreten FFT er-
zeugt, so wird die Amplitude der FFT iiber der Frequenz und der Bezugsdrehzahl
abgebildet. Ein Beispiel ist in Abb. 3.15 a) zu sehen. Gibt es drehzahlabhangige
Schwingungen im System, so zeichnen sich diese als Ursprungsgeraden im Wasser-
falldiagramm ab. Eine Ursprungsgerade bezeichnet eine Ordnung des Systems. Im
Beispiel wurde die erste Ordnung eines drehenden Systems durch eine Unwucht
angeregt. Geraden orthogonal zur Frequenzachse bezeichnen die Eigenfrequen-
zen des Systems. Schneiden sich Ordnungs- und Eigenfrequenzgeraden, kénnen
Resonanzen im System angeregt werden. Das Wasserfalldiagramm kann generell
auch in der Draufsicht mit Hilfe von Farb- oder Graustufenkodierung verwendet
werden, es heifit dann Sonogramm, siche Abb. 3.15 b).

Die Darstellung im Wasserfalldiagramm zeigt bei drehwinkelbasierter FFT die
Amplitude iiber den Ordnungen und der Bezugsdrehzahl. Die Ordnungsgeraden
sind in dieser Variante also orthogonal zur Ordnungsachse, die Eigenfrequenzen
zeigen sich als Hyperbeln. Abb. 3.16 zeigt die Darstellung eines Wasserfalldia-
gramms und eines Sonogramms im Ordnungsbereich.

In der FFT und auch in der dynamischen Analyse von Systemeigenschaften
durch Eigenwertanalyse muss das System zum betrachteten Zeitpunkt lineari-
siert. betrachtet werden. In der Ordnungsanalyse werden zwar auch punktuell
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a) b)

Amplitude
Frequenz

Drehzahl

Abbildung 3.15.: Ergebnisse einer Ordnungsanalyse in Frequenzdarstellung im a)
Wasserfalldiagramm und b) Sonogramm

Amplitude

O”O’ \
OQJ?@ DYG“‘%&\Q Drehzahl

Abbildung 3.16.: Ergebnisse einer Ordnungsanalyse in Ordnungsdarstellung in a)
Wasserfalldiagramm und b) Sonogramm

linearisierte Ergebnisse durch die FFT erzeugt, da aber Ergebnisse iiber varia-
ble Drehzahlen erzeugt werden, kann auch ein iiber die Drehzahl nichtlineares

Verhalten erfasst werden.
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4. Modellierung

Das Kernstiick der Modellbildung bildet eine Systematik, die zugleich eine Beherr-
schung der hohen Anzahl von Fahrzeugvarianten als auch eine problemgesteuerte
Modelldetaillierung fiir das Antriebsstrangmodell erméglicht. Diese Struktur wird
aus den Ergebnissen der Literaturrecherche abgeleitet und im ersten Teilkapitel
vorgestellt. Darauf folgt die Beschreibung der Teilmodelle. Hier wird vor allem
auf die unterschiedliche Modellierung der Detaillierungsstufen eingegangen, Vari-
antenunterschiede werden nur fiir besonders signifikante Falle erwéhnt.

Die Modelle selbst miissen in eine Systemumgebung eingebunden werden, die
alle Komponenten aufnimmt. Auch fiir die Systemmodelle gibt es mehrere Vari-
anten, die in der Modellstruktur zugeordnet werden. Thr Aufbau wird im dritten
Teilkapitel genauer erlautert.

Zur optimalen Ausnutzung der groflen Anzahl unterschiedlicher Teilmodelle
bietet sich eine Automatisierung der Bedatung und Berechnung an. Dies wird im
letzten Teilkapitel anhand einer Einbindung in eine existierende Simulationsum-
gebung vorgestellt, wie sie bei MAN Truck & Bus entwickelt wurde. Mit Hilfe
von Datenbanknutzung und ausgelagerter Berechnung wird eine effiziente und
ibersichtliche Automatisierung der Simulation von Schwingungsphdnomenen im
Antriebsstrang angestrebt.

4.1. Modellstruktur

Die grole Anzahl erforderlicher Modelle erweist sich als Kernproblematik in der
Bewéltigung von Schwingungsproblemen in Antriebsstrangen. Um realistische
Aussagen treffen zu konnen, ist ein Modell notig, das fiir jede Fahrzeugvariante
individualisierbar ist und zur Simulation jedes Schwingungsphdnomens spezifische
Anforderungen erfiillt. Je nach Phanomen ist modellseitig an spezifischen Stellen
ein definiertes Minimum an Detaillierung notwendig. Ein hoher Detaillierungsgrad
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bedeutet entsprechend hohen Rechenaufwand in der Simulation. Soll eine grofie
Anzahl an Varianten untersucht werden, potenziert sich dieser Aufwand. Eine
grundséatzliche Simulation aller Variantenmodelle in héchster Detaillierungsstufe
ware deshalb oftmals ineffizient. Um jedes Phé&nomen bei bestmdglichem Kom-
promiss zwischen Genauigkeit und Rechenaufwand abbilden zu kénnen, muss die
Detailstufe jedes Modells gesondert eingestellt werden.

Die Chassisvarianten fithren bei Nutzfahrzeugen zu erheblichen Verdnderun-
gen im Antriebsstrang. Signifikanten Einfluss haben vor allem die Fahrzeuglange,
genauer die Distanz zwischen Motor-Getriebe-Verbund und erster angetriebener
Achse, Anzahl und Art der angetriebenen Achsen und die Fahrzeugleistung. Wah-
rend letztere sich primér auf die Bauteildimensionierung auswirkt, bedingt die
durch die Gelenkwelle zu iiberbriickende Distanz u.a. eine Unterteilung der Welle
in mehrere Segmente. Vor allem aufgrund der unterschiedlichen Anzahl angetrie-
bener Achsen kénnen Komponenten nicht nur variieren, sondern ganzlich entfal-
len oder hinzukommen, ein Beispiel dazu ist das Verteilergetriebe. Folglich muss
auch die Varianz aus den unterschiedlichen Fahrzeugkonfigurationen dargestellt
und entsprechende Komponentenmodelle erstellt werden.

Zur Strukturierung aller erforderlichen Modelle wurde der Antriebsstrang in
funktionelle Abschnitte unterteilt. Wie in Tab. 4.1 ersichtlich, gibt es eine Ein-
heit fiir Antrieb, Kopplung !, Ubersetzung, Ubertragung, Achse sowie eine zu-
sammengefasste Einheit fiir rechts und linksseitige Réader. Das Kopplungsmodul
steht iibergreifend fiir die Verbindung zwischen Antrieb und Ubersetzung. Meist
liegt hier eine Reibkupplung vor, alternativ wére aber z.B. auch ein hydrodyna-
mischer Drehmomentwandler moglich. Je Einheit liegen Varianten in den beiden
Kategorien Fahrzeugvariante und Detaillierungsgrad vor.

Innerhalb der Fahrzeugvarianten gibt es in den ersten drei Gruppen bei kon-
ventionellen Fahrzeugen vor allem Unterschiede fiir die verschiedenen Leistungs-
klassen. Grofiere Unterschiede, die zuséatzliche Komponenten oder stark verédnder-
te Geometrien beinhalten, sind meist in den Klassen Ubertragung und Achsen
vorhanden. Mit Blick auf die Hybridisierung oder Elektrifizierung von Nutzfahr-
zeugantriebsstréangen soll die Systematik auch fiir Varianten der Antriebseinheit
und der entstehenden Verdnderungen fiir die iibrigen Komponenten offen bleiben.

Fiir die Detaillierungsgrade wurde eine Klassierung in Stufen vorgenommen.
Dies ermoglicht eine konkrete Zuweisung von Detaillierungsstufen fiir spezifische
Schwingungsphanomene. Dabei gibt es die Moglichkeit, stufenweise ein separates
alleinstehendes Modell einzubinden, oder die Komplexitdt mit Hilfe von Parame-
tern zu dndern. Stufe null stellt die geringste Detaillierung des Modells dar. In
Tab. 4.2 ist die Definition der Modelldetaillierungsstufen fiir jede Triebstrang-
komponente aufgetragen. Stufe null stellt eine Zusammenfassung der linearisier-

!Der Begriff Kopplung ist hier bewusst gewiihlt, um die Struktur allgemein zu halten. Fiir den
Verbrennungsmotor, der zum derzeitigen Modellstand die Antriebskomponente darstellt,
entspricht dies der Kupplung.
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Tabelle 4.1.: Skizze eines exemplarischen Antriebsstrangs fiir ein Fahrzeug mit
einer angetriebenen Hinterachse

Antrieb [KopplungUbersetzung Ubertragung Achse Réader

-
0

—

2

6

S5

i
y 5 UV

==

Detaillierung Fahrzeugvarianten

b

ten Steifigkeits-, Démpfungs- und Masse- bzw. Tragheitseigenschaften mehrerer
Komponenten dar (lumped-mass-Modell). Alle Modelle der Stufe null werden da-
bei auf je einen Parameter fiir Masse, Steifigkeit und Dampfung reduziert. Mit
zunehmender Detaillierungsstufe steigt die Komplexitit in den Modellen. Stufe
fiinf ist beispielsweise fiir die Simulation akustischer Effekte erforderlich. Dabei ist
zu beachten, dass die Stufen aufeinander aufbauen. Soweit nicht explizit gedndert,
werden die Eigenschaften der vorhergehenden Stufe in die darauffolgende Stufe
iibernommen. Eine genauere Beschreibung der einzelnen Modelle ist in Kap. 4.2
zu finden.

Die einzelnen Komponentenmodelle werden zur Simulation in Umgebungsmo-
delle integriert. Das Umgebungsmodell positioniert die Komponenten zueinander
und enthélt die Randbedingungen und Anregungen des Priifmanévers. Diese Um-
gebungen sind ebenfalls in Tab. 4.2 aufgetragen. Stufe null bildet den virtuellen
Komponentenpriifstand ab. Virtuelle Komponentenpriifstinde sind insbesondere
relevant, wenn das zu analysierende Schwingungsphédnomen primér in einer oder
wenigen Triebstrangkomponenten auftritt und erregt wird. Die iibrigen Kompo-
nenten werden in diesem Fall zu Parametern konzentriert. Die Lagerung im Fahr-
zeug und Einfliisse von auflen, wie z.B. der Strale werden vernachlassigt. In Stufe
eins ist der Rahmenpriifstand aufgefiihrt. Hier werden die Komponenten in ein
Modell integriert, welches die Torsions- und Biegeeigenschaften des Fahrzeugrah-
mens abbildet. Fir Phanomene, die das Bewegungsverhalten des Fahrzeugs in
Langs- oder Vertikalrichtung beeinflussen, wie das Ruckeln, miissen Kinematik
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und Dynamik der Fahrzeugaufhingung mitberiicksichtigt werden. Dazu werden
die Komponenten in ein Vollfahrzeugmodell integriert, das in einen Rollenpriif-
stand mit reinen Last- und Streckeneinfliissen (Stufe 2) oder in eine Prifumge-
bung mit Straenmodell (Stufe 3) implementiert werden kann.
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Tabelle 4.2.: Detaillierungsgrade in Stufen fiir alle Triebstrangkomponenten und die Priiffumgebung

Antrieb Kopplung Ubersetzung Ubertragung Achse Rader Umgebung
0 Eingeprégtes Reduzierte lineare Steifigkeit, Dampfung u. Masse Komponenten-
Moment priifstand
Ubersetzungsfaktor fiir Kein Zwischenlager Ubersetzungs-  Ubersetzungs-
folgende Komponenten Ubersetzungsfaktor faktor faktor
1 Stehende u. drehende Lin. Steifigkeit u. Damp- 2 Kérper mit repriasenta- 2 Korper mit reprasenta-  Achskinematik 2 Korper mit Rahmen-
Bauteile fung (nach Betriebsbe- tiver Masse tiver Masse mit reduzier- repréasentati- priifstand
lin.  Steifigkeit  u. reich) Lin. Steifigkeit u. Da&mp-  Lin. Steifigkeit u. Damp- ter Lagerung ver Masse
Déampfung fung inkl. Gehdusestei- fung Handling
Lin. Aggregatelage- figkeit ?Tell\gf nmo)dell
rung in Torsionsrich- Ubersetzung easy
tung
2 Lin. Aggregatelage- Mehrstufige Kupp- Einzelkorper Zahnrdder Kinematik Kreuzgelenke Nichtlin. Lage- Komplexes Vollfahrzeug
glng -1Et Langs- u. hcllggsstfelﬁgkelt und u. Wellen Phasenverschichbarkeit T8 f;erg.enr)nodell u. - P({iollen—
uerrictung -campiung Konst. Radialspiel Gelenke e prutstan
Lin. Verzahnungssteifig- lin. Zwischenlager
keit in Radialrichtung
Motormoment mit  Zentraler Kontakt, Dynamisches Spiel Nichtlin. Zwischenlager Vollfahrzeug
fdundanll;egfljcng . u. goulﬁmbﬁeﬁ?ung,k .{Eln. Axial- w. Radialzahn- inkl. Anschldage u. Strafle
assenkration ow esew- angigker kréfte Reibung in den Kreuzge- nicht Teil des Modells
rierreihe) . S
Betéatigungseinheit: . lenken
D A, . Segmentierte Wellen
Nichtlin. Aggre- nichtlin. Tellerfeder, lin. . . .
; . . Statische Reibung im
gatelagerung inkl. Verformung Kupplungs- Zahnreibung u. verteilte ) .
. . Schiebestiick
Anschlige deckel Déampfung
“8 Zylinderkomponenten Einbautoleranzen Zeitvariante Verzah- Dynamische Reibung im
mit Ziinddruckkenn- Verteilte Binzelkontakte ngpgsstelﬁgkelt u.  Schiebestiick
feld Déampfung

at

Verteilte  Belags- .
Tellerfederkréfte, radial
u. axial

Kontakte  Tellerfeder,
Anpressplatte, Deckel,
Ausriicklager

Kontakt auf Basis Zahn-
geometrie

Toleranzen Zahngeome-
trie

Flexible Rohre (Beam-
elemente)

nicht Teil des Modells

Kupplungsglocke FE

Getriebegehéuse FE

Gelenkwellenrohre FE

nicht Teil des Modells
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Voraussetzung der Modellierungsstruktur in Matrixform ist eine standardisierte
Konvention fiir die Schnittstellen zwischen den Modelleinheiten. Dies ist vor al-
lem bei Erweiterung und Reduzierung des Modells um einzelne Elemente wichtig
(z.B. fiir zusétzlich angetriebene Achsen, elektrifizierte oder hybridisierte Kon-
zepte). Die Schnittstellen miissen fiir die Komponenten untereinander, aber auch
fir die Einbindung der Antriebsstrangkomponenten in die Umgebungsmodelle
vorgesehen werden.

Tabelle 4.3.: Definition der Modelldetaillierung nach Schwingungsphénomenen

R
L [9)
favi
y § 8 §§£§Q§Q’
5 ¢ 7 < S 5 § o T
O §F & 5 & &% 5 § 39 5 9
sNF S5 L LEEFESE YIS g
T e &5 §F 5 a9 F 5 LS IS
ST E&FITFT SEFEIS &5 L 55 5
S 335 85 5§ s a7 §F 45 5 &
~ 5 & g 00 §F §F 90 o & &8
O STE & ENF OO I T T QT
Antrieb 2 2/83 1.0 0 0 o0 1 138 3|1 1
Kopplung 2 2/51 2 0/5 2 2 2 1 2
Ubersetzung = 2 2 1 0 0 0 1 1 1 1 1
Ubertragung 1 1/5 2 0 0 0 0 o/ 2 - 2
Achse 2 2 1 0 0 0 0 0 1 1 1 2 1 1
Réder 1 1 1 0 0 0 0 1 1 1 1 1 1
Umgebung  2/3 1 (81 0 0 0/30 0 2/32/31 1 1 1

Mit den vorhandenen Einzelmodellen fiir Fahrzeugvarianten und Detaillierungs-
stufen steht eine Modellmatrix zur Verfligung. Aus dieser Matrix miissen die zum
Simulationsziel passenden Modelle ausgewéahlt werden. Das Simulationsziel wird
anhand der abzubildenden Schwingungsphinomene definiert. Mit der Definition
des zu untersuchenden Schwingungsphénomens wird fiir jede Modelleinheit ein
Vorschlag zur erforderlichen Detaillierungsstufe abgeleitet. Die Vorschlage sind in
Tab. 4.3 zusammengefasst. Die vorgeschlagenen Detaillierungsstufen nehmen die
Werte 0 bis 5 an und stellen den Komplexitatsgrad dar, der auf Basis der Literatur
als Minimum fiir die Abbildbarkeit des jeweiligen Schwingungsphdnomens identi-
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fiziert wurde. Eine Erh6éhung der Detaillierungsstufe ist auf Kosten von Rechenef-
fizienz und Parametrierungsaufwand moglich. In den Féallen, in welchen mehrere
mogliche Detaillierungsstufen aufgetragen sind, kann meist noch zusatzlich im
Simulationsziel unterschieden werden. Am Beispiel des Schwingungsphdnomens
Clonk bedeutet eine Abbildung der Kopplungskomponente mit Stufe 2 die Ab-
bildung der Schwingungsentstehung und Entwicklung innerhalb des Triebstrangs.
Das Phanomen ist in der Realitidt aber weniger stark durch spiirbare Vibratio-
nen, sondern primér als Gerdusch wahrnehmbar. Um einen weiteren Schritt in
Richtung der Akustik zu gehen, konnen dafiir flexible Korper fiir Kupplungsglo-
cke und Getriebegehduse in das Modell integriert werden. Die Schallentwicklung
selbst kann so zwar nicht abgebildet werden, es kann aber untersucht werden,
inwiefern die Gehausestrukturen durch die Schwingung angeregt werden.

4.2. Triebstrangkomponentenmodelle

Die einzelnen Triebstrangmodelle, deren Strukturierung in Kap. 4.1 erldutert wur-
de, bilden mit zunehmender Modellgenauigkeit die schwingungsrelevanten Eigen-
schaften ihrer realen Vorbilder ab. Im Folgenden werden deshalb fiir jede Kom-
ponente zundchst die Eigenschaften erldutert, die das Schwingungsverhalten der
Komponente selbst und im Triebstrang beeinflussen. Daraus werden die Model-
le abgeleitet und fiir die in Tab. 4.2 entwickelten Detaillierungsgrade vorgestellt.
Auf die Modellierung unterschiedlicher Fahrzeugvarianten wird nur an Stellen
eingegangen, an denen konstruktiv signifikante Unterschiede bestehen. Fiir unter-
schiedliche Motorleistungsklassen, die primér in der Dimensionierung der Kom-
ponenten umgesetzt sind, kann oft einfach der Parametersatz angepasst werden,
ohne eine umfassende neue Modellierung durchfithren zu miissen.

Da fiir Motormodell, Achse und Reifen auf bestehende Modelle zurtickgegriffen
werden konnte, liegt der Fokus auf den Komponenten Kupplung, Getriebe und

Gelenkwelle.

4.2.1. Antrieb

Die Verbrennungskraftmaschine ist aktuell der primér verwendete Antrieb im
Nutzfahrzeug. Vor allem im Fernverkehr bietet sie zum derzeitigen Stand noch zu
viele Vorteile, um durch andere Konzepte verdréngt zu werden. Laut [80] spre-
chen Patentanmeldungen und Beobachtungen derzeitiger Entwicklungen dafiir,
dass der Verbrennungsmotor in nédherer Zukunft und unter steter Optimierung
nach wie vor eine zentrale Rolle als Antrieb spielen wird. Deshalb wurde in dieser
Arbeit ein Dieselmotor als Antriebskomponente modelliert. Langerfristig bietet
sich die entwickelte Modellstruktur aber durchaus dazu an, alternative Antriebs-
konzepte und deren Schwingungseinfliisse zu untersuchen und kann dahingehend
problemlos erweitert werden.
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4.2. TRIEBSTRANGKOMPONENTENMODELLE

Mit dem Antrieb werden mehrere zentrale Aufgaben erfiillt und damit verbun-
dene Eigenschaften in den Antriebsstrang eingebracht. Die wichtigste Aufgabe
des Motors ist die Erzeugung der Antriebsleistung. Der Verbrennungsmotor gene-
riert diese Leistung mit Hilfe der thermischen Ausdehnung von Gasen. Die Ver-
brennung eines Kraftstoffes in einem abgeschlossen Zylinderraum setzt chemisch
gebundene Energie in thermische Energie um. Bei der anschliefenden thermi-
schen Expansion wird das Zylindervolumen durch die Gaskrafte vergrofiert, wo-
bei die bewegliche Begrenzung des Zylinderraums, der Kolben, verschoben wird.
Die derart erzeugte kinetische Energie wird von der translatorischen Zylinderbe-
wegung durch einen Kurbeltrieb in eine rotatorische Bewegung der Kurbelwelle
umgesetzt. Durch diesen Vorgang, der meist nicht nur durch einen, sondern meh-
rere Zylinder bewerkstelligt wird, entsteht ein charakteristisches Verhalten der
Antriebsmaschine. Grundlagen zu diesem Vorgang kénnen z.B. in [69] oder [97]
eingesehen werden.

Bezeichnend fiir den Verbrennungsmotor ist z.B. seine Volllastkurve. Ein ex-
emplarischer Verlauf von Drehmoment und Leistung iiber der Drehzahl fiir einen
Dieselmotor ist in Abb. 4.1 a) in Anlehnung an [13] zu sehen. Das Drehmoment des
Motors ist durch die erzeugbaren Gaskrafte im Zylinder bestimmt und damit bis
zu seinem Maximum der Lastregelung des Motors durch die Gaspedalstellung un-
terworfen. Unter Volllast, also bei maximaler Gaspedalstellung, ist das erzeugbare
Moment von der Drehzahl abhangig. Das Drehzahlmaximum ist durch Massen-
krafte, Stromungswiderstdnde und Reibverluste begrenzt. Insbesondere bei Die-
selmotoren ist auBlerdem zu beachten, dass die Gemischbildung im Brennraum
Zeit in Anspruch nimmt, was ebenso einen limitierenden Faktor fiir die Drehzahl

darstellt [13].
; ; M
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Drehzahl n Kurbelwellenwinkel ¢ ir
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Drehmoment M,
Leistung P
\\
Drehmoment M &

Abbildung 4.1.: Skizzen der Momenten- und Leistungsverlédufe eines Dieselmotors
a) Drehmomenten- und Leistungsverlaufs iiber der Drehzahl und
b) Drehmomentverlaufs iiber zwei Umdrehungen der Kurbelwelle

Durch die intermittierende Leistungserzeugung in den Zylindern des Motors

entstehen Oszillationen, die fir die Anregung unterschiedlicher Schwingungsphéa-
nomene im Antriebsstrang verantwortlich sind. Im Folgenden wird dies an einem
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fiir Nutzfahrzeuge haufig verwendeten Sechszylinder-Reihenmotor genauer erlau-
tert.

Die Voraussetzung fiir die Antriebsleistung im Motor ist der Gasdruck, der in
jedem Zylinder in Folge der Verbrennung auftritt. Teil der Gaskréfte sind nicht
nur der positive Anteil, der durch die Expansion des Gases durch die Ziindung
entsteht, sondern auch Ladungswechsel- und Verdichtungsverluste, die als negati-
ve Anteile in die Gaskréafte eingehen. Der durch den Gasdruck bewegte Kolben des
Zylinders ist per Pleuel mit der Kurbelwelle verbunden. Eine Skizze dazu ist in
Abb. 4.2 a) gezeigt. Diese Verbindung definiert iiber die Lange des Pleuels {p und
den Abstand des Kurbelzapfens zur Kurbelwellendrehachse [ die Umsetzung der
Gaskrafte in einen Drehmomentverlauf an der Kurbelwelle. Die Berechnung des
Drehmoments aus den Gaskraften und der Kinematik des Kurbeltriebs wird in
[42] gezeigt.

Zudem haben Massen und Tragheiten des Kurbeltriebs inklusive der Kolben
einen KEinfluss auf die Entwicklung des entstehenden Drehmoments iiber dem
Kurbelwellenwinkel. Auch die Bestimmung des Anteils der Massen und Trag-
heiten auf das Drehmoment an der Kurbelwelle wird in [42] analytisch fir einen
Einzelzylindermotor berechnet, detailliertere Ausfithrungen sind in [69] zu fin-
den. Die Funktionsweise eines Viertaktmotors gibt vor, dass die Verbrennung alle
zwei Umdrehungen je Zylinder stattfindet. Dies bedeutet bei einer Reihenanord-
nung von sechs Zylindern (sieche Abb. 4.2 b)), dass insgesamt je Umdrehung drei
Zindungen stattfinden. Daraus ergibt sich eine Anregung dritter Ordnung aus
den Gaskriften (eine Erlauterung von Anregungsordnungen ist in Kapitel 3.3 zu
finden). Die Superposition des Drehmoments aus den Gaskréften und den Mas-
senkraften des Kurbeltriebs ergibt den charakteristischen Drehmomentverlauf ei-
nes Sechszylinder-Reihenmotors, welcher exemplarisch in Abbildung Abb. 4.1 b)
dargestellt ist.

Um das Anregungsverhalten des Motors von Grund auf zu modellieren, miis-
sen entsprechend folgende Schwingungsquellen bzw. -iibersetzungen zwingend
berticksichtigt werden:

e Gasdruckverlauf Zylinder
e Umsetzung iiber den Kurbeltrieb und
e Massen und Tragheiten des Kurbeltriebs

Fir detailliertere Modellierungen haben weiterhin Reibung (z.B. des Kolbens
am Zylinder) und Schmierung einen Einfluss.

Zusétzlich zum Anregungsverhalten besitzt der Motor dynamische Eigenschaf-
ten, die die Schwingungen im Triebstrang beeinflussen konnen. Dabei spielen so-
wohl die Komponenten, die mit dem Antriebsstrang rotieren, also die Kurbelwelle
mit den zugehorigen Anbauteilen sowie die stehenden Komponenten, also das Ge-
hause mit den Motorlagern, eine Rolle.
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Abbildung 4.2.: Abbildungen zum Kurbeltrieb: a) Skizze eines Zylinders mit Kol-
ben, Pleuel und Kurbelwelle; 1: Zylinder, 2: Kolben, 3: Pleuel, 4:
Kurbelzapfen, 5: Ausgleichsgewicht, 6: Kurbelwelle und b) Rei-
henanordnung eines Sechszylinder-Verbrennungsmotors [114]

Bei den rotierenden Bauteilen kann die Torsionssteifigkeit der Welle, insbeson-
dere aufgrund der hohen Anregungskrifte, eine Rolle fir die Antriebsstrangdy-
namik spielen. Fiir bestimmte Schwingungsphénomene kénnen aber auch Biege-
schwingungen der Kurbelwelle relevant sein. Dazu gehort z.B. das Kupplungsrup-
fen: Durch eine Biegeschwingung der Kurbelwelle wird eine Taumelschwingung
der Schwungscheibe induziert. Da die Schwungscheibe zu den Reibpartnern in
der Kupplung gehort, kann dies das Reibverhalten beeinflussen (genauere Infor-
mationen zum Kupplungsrupfen wurden in Kapitel 2.1 zusammengefasst). Um
der Schwingungsanregung durch die Verbrennung und den Kurbeltrieb entgegen-
zuwirken, werden an der Kurbelwelle tiblicherweise auf der Kupplungsseite eine
erhohte Tragheit in Form der Schwungscheibe und auf der entgegengesetzten Seite
ein Schwingungstilger eingesetzt. Die Aufgabe des Schwingungstilgers ist es, die
Torsionsschwingungen der Kurbelwelle in ihrer Eigenfrequenz zu begrenzen und
damit einem Versagen der Kurbelwelle vorzubeugen [13]. Das Schwungrad dient
als Energiespeicher, mit dem Ziel, die Drehschwingungen des Kurbeltriebs und
damit den Eintrag von Schwingungen in den weiteren Triebstrang zu verringern.

Bei den stehenden Bauteilen betreffen relevante dynamische Eigenschaften vor
allem die Lagerung des Triebstrangs. Die Lagerung hat die Aufgabe, die Ubertra-
gung von Schwingungen aus dem Antriebsstrang auf die Karosserie zu minimieren
und Schwingungen aus der Anregung durch die Fahrbahn gering zu halten. Die
Anregungen durch die Strafle, beispielsweise aus den Fugen zwischen Betonplat-
ten auf der Autobahn, liegen dabei im niederfrequenten Bereich von ca. 4 bis 20
Hz [72]. Von den Schwingungen aus dem Antriebsstrang sind vor allem Anre-
gungen aus der Verbrennung und dem Kurbeltrieb relevant. Einerseits muss das
durch Gas- und Massenkréfte erzeugte Drehmoment durch die Motorlagerung
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abgestiitzt werden. Die Gaskréfte selbst wirken nicht nach auflen, da sich der
Gasdruck tiber den gesamten Zylinderraum ausbreitet. Das an der Kurbelwelle
wirkende Moment mit seiner Ungleichformigkeit stiitzt sich aber iiber die Kolben
und die Lager der Kurbelwelle ab und resultiert in einem Gegenmoment um die
Langsachse des Motors.

Andererseits entstehen durch die Bewegung des Kurbeltriebs freie Krifte und
Momente, die in der Motorlagerung abgestiitzt werden miissen. Die Krifte und
Momente setzen sich aus Anteilen aus den rotierenden Massen des Kurbeltriebs
und aus den oszillierenden Massen zusammen. In Bezug auf die Bauteile ist diese
Grenze nicht scharf, die Kurbelwelle und ein Anteil des Pleuels tragen zu den
rotierenden Massen bei, der Kolben und weitere Anteile des Pleuels wirken als os-
zillierende Massen. Zum Ausgleich der rotierenden Massen besitzt die Kurbelwelle
Ausgleichsgewichte (siehe Abb. 4.2 a)), alternativ werden auch Ausgleichswellen
eingesetzt (siehe [69]). Fiir beide Anteile kann zudem ein Ausgleich durch die
Superposition der Wirkung mehrerer agierender Zylinder angestrebt werden. Die
durch oszillierende Massen induzierten Krafte und Momente kénnen durch die An-
ordnung der sechs Zylinder bis zur zweiten Ordnung ausgeglichen werden. Hohere
Ordnungen der Massenkrafte sind nicht relevant, dritte und vierte Ordnung der
Massendrehmomente miissen berticksichtigt werden [69]. Die rotierenden Massen-
krafte werden durch die zentralsymmetrische Ausrichtung der Kurbelwellenkrép-
fungen der sechs Zylinder ausgeglichen. Die Ausgleichsgewichte werden bei dieser
Motorenform zur Verringerung der inneren Kréifte und damit der Reduzierung
eines Biegemoments in der Kurbelwelle genutzt [97].

Weitere Krafte, die die Motorlager aufnehmen miissen, sind statische Krafte
durch das Eigengewicht des Motors und anteiliger Triebstrangmassen, sowie Las-
ten aus Beschleunigungen in Langs- und Querrichtung aus der Fahrdynamik. Die
Ausgangsmomente aus dem Getriebe, die durch die Ubersetzung in das Gehiuse
eingeleitet werden, werden durch eine Schraubverbindung des Getriebegehauses
mit dem Motorgehéduse ebenfalls auf die Motorlagerung aufgebracht. Zudem stiit-
zen sich die Schwingungsphédnomene des Antriebsstrangs, soweit sie sich auf den
Antrieb erstrecken, in den Motorlagern ab [124].

Die Anregungen aus Fahrbahn und Motor tiberdecken ein breites Frequenzspek-
trum (abhéngig von der Drehzahl), das bis in den akustischen Bereich reicht. Fir
die niederfrequenten Anregungen von der Fahrbahn wére eine Eigenfrequenz des
Motors auf seiner Lagerung in Vertikalrichtung oberhalb der Anregungsfrequenz
glinstig. Fir die Motoranregungen, die in einem héheren und breiteren Frequenz-
spektrum liegen, wére eine tiberkritische Auslegung giinstiger, entsprechend eine
Eigenfrequenz unterhalb des Erregerspektrums [124]. Da die Schwingungen aus
dem Motor die konstantere Anregung darstellen, wird die Eigenfrequenz tiblicher-
weise danach eingestellt. Fiir die Motorlager im Nutzfahrzeug werden meist Elas-
tomerlager eingesetzt. Entsprechend der Anforderung an die Modelldetaillierung
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miissen bei der Modellierung nichtlineares Verhalten und Amplitudenabhéangig-
keit beriicksichtigt werden.

Aus diesen Eigenschaften und den Detaillierungsanforderungen aus Kap. 4.1 re-
sultiert die im Folgenden beschriebene Modellbildung fiir die gewéhlten Detaillie-
rungsstufen. In Tab. 4.4 sind die zugehorigen Skizzen dargestellt. Aus Ubersicht-
lichkeitsgriinden ist zwischen den Masseelementen immer nur ein Federelement
dargestellt, das aber Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften zugleich symboli-
sieren soll.

Tabelle 4.4.: Detaillierungsstufen der Modelle fiir den Antrieb

Stufe 0 Stufe 1 Stufe 2 Stufe 3 Stufe 4

Momenten- komplexes
vorgabe Motormodell

Stufe 0

In der ersten Detaillierungsstufe wird das Moment anhand eines Kennfeldes vor
dem Schwungrad in das System eingebracht (sieche Tab. 4.4, erste Abbildung).
Es enthélt keine Unregelméfigkeiten oder Schwankungen. Als erste Trégheit im
System wird das Schwungrad abgebildet, welches aber in der Komponente ,,Kopp-
lung* enthalten ist.

Stufe 1

In Stufe 1 (siehe Tab. 4.4, zweite Abbildung) ist das Motormodell als lineares Tor-
sionsmodell abgebildet. Die Kurbelwelle mit allen rotatorisch wirkenden Anteilen
wird auf zwei Schwungmassen aufgeteilt, die durch eine linearisierte dquivalen-
te Steifigkeit mit linearem Dampfungsanteil verbunden sind. Das Motormoment
wird auf die zweite Masse von einem weiteren Rotationskorper aus aufgebracht.
Dieser Korper bildet das Gehduse mit allen stehenden Anteilen in Masse und
Tragheit ab. Der Gehédusekorper ist gegen die Umgebung durch eine Drehsteifig-
keit gelagert, welche die Eigenschaften der Elastomerlagerung im Arbeitspunkt
linearisiert abbildet.
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Stufe 2

Fiir die nachste Detaillierungsstufe wird die Motorlagerung auf eine dreidimensio-
nale Modellierung erweitert (siehe Tab. 4.4, dritte Abbildung). Der Gehausekorper
wird an vier Stellen (je nach Fahrzeugvariante auch nur drei) durch translatori-
sche Elemente in jeweils drei unabhéngige Raumrichtungen gelagert. Auch hier
werden die Steifigkeiten und Démpfungen im Arbeitspunkt linearisiert.

Stufe 3

Die dritte Stufe beinhaltet Erweiterungen in Bezug auf Lagerung und Gestaltung
des Motormoments (siehe Tab. 4.4, vierte Abbildung). Hier werden die Anregun-
gen des Motors, die durch die Gaskrafte und Massenmomente erzeugt werden,
ins Modell integriert. Dies geschieht durch die Synthese des Moments anhand von
Fourierkoeffizienten. Die Fourierkoeffizienten werden in Messungen an einem Mo-
torenpriifstand gewonnen. Da die Ungleichférmigkeit von der Drehzahl abhéngig
ist (der Einfluss der Massenkréafte nimmt mit der Drehzahl zu), muss auch die
Fouriersynthese drehzahlabhéingig gestaltet werden. In den Messungen werden
deshalb hinreichend kleine Drehzahlintervalle gewahlt, fir die die Koeffizienten
ermittelt werden. Fiir jeden diskreten Drehzahlschritt werden die Fourierkoeffi-
zienten mit der Amplitude Fj und Phase ¢ ermittelt. Das Signal fir das auf-
gepragte Moment gy ergibt sich nach Gl. 3.43 mit Hilfe von GIl. 3.31 bei jeder
Drehzahl U fiir die Ordnungen k:

N-1 N-1
gu (tn) = Z Gre™rin = Z Fj, cos (wity, + o (wi)) - (4.1)
k—o k=0

Zur Erzeugung des Drehmomentsignals wird ein Drehzahlverlauf vorgegeben.
In Abhéngigkeit dieser Drehzahl wird der Verlauf der Fouriersynthese durch ei-
ne Spline-Interpolation bestimmt. Da die sich durch das Drehmomentsignal tat-
séchlich ergebende Drehzahl nicht notwenigerweise mit dem vorher vorgegebenen
Drehzahlverlauf iibereinstimmt, miissen gegebenenfalls Iterationen durchgefiihrt
werden, in welchen der zu erwartende Drehzahlverlauf an den sich ergebenden
Drehzahlverlauf angepasst wird.

Fiir die Motorlager wird ein bereits vorliegendes rheologisches Modell benutzt.
Das Modell ist in [137] beschrieben. Die rheologischen Grundlagen zur Model-
lierung sind in Kap. 3.2.1 mit Hilfe der Modellgleichungen auf Materialebene
dargestellt. Da die Motorlager eine geometrisch nicht einfache Struktur aufwei-
sen und nicht auf FE-Ebene modelliert werden sollen, sind die Gleichungen auf
Bauteilebene formuliert und dann mit Messwerten des realen Bauteils bedatet.
In Abb. 4.3 ist eine Skizze des Modells zu sehen, es basiert auf der Parallelschal-
tung mehrerer Elemente. Das erste Element stellt eine nichtlineare Feder mit der
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Steifigkeit ¢ (x) dar. Parallel dazu steht ein viskoses Element mit der Konstante
k*. Dazu parallel sind zwei Maxwell-Elemente jeweils mit den konstanten Stei-
figkeiten ¢; und ¢y sowie den Dampfungskonstanten ki und ko geschalten. Das
letzte Element ist ein Reibelement aus der Formulierung von [137]. Das Element
erzeugt die Reibkraft Fg (,,) mit Hilfe einer Logarithmusfunktion:

Fr=RIn(1+ pzx) (4.2)

Die beiden Parameter R und p beschreiben die Form der Kurve empirisch und
miissen in Messungen bestimmt werden. Die Logarithmuskurve wird ausgehend
von den Bewegungsumkehr an den Punkten x, der vorangehenden Bewegung be-
schrieben. Die Vergangenheit der Werkstoffreibung wird so durch die Summierung
der Reibungskrifte zwischen den entsprechenden Umkehrpunkten mit bertick-
sichtigt. Abhéngig von der Bewegungsrichtung wird das Vorzeichen der Kurve
bestimmt:

M—1
Fr(t,) = sign (;i:|a:e}:1:el; Ty, D R 1In (1 + plTe,, — xel\) + (4.3)
1=0

+sign (ZL‘|1‘ > xem) R In (1 + plz (t,) — xel+l|) (4.4)

Mit diesem Zusammenhang wird die Amplitudenabhéngigkeit des Elastomers
beschrieben und ein Bauteilgedéchtnis abgebildet. Zur Bestimmung wird iiber die
Anzahl der Richtungsumkehrpunkte M summiert. Die dem Modell zugrundelie-
genden Messdaten und entsprechende Modellskizzen sind in [134] zu finden.

Abbildung 4.3.: Skizze des rheologischen Modells zur Abbildung der Motorlager

Stufe 4

In der letzten vorgesehenen Detaillierungsstufe wird die Entstehung des Motor-
moments in den Zylindern modelliert (sieche Tab. 4.4, fiinfte Abbildung). Wie

84



KAPITEL 4. MODELLIERUNG

beschrieben miissen dazu Ziinddriicke, Ubertragung durch das Pleuel und die
Kurbelwelle mit Steifigkeiten und Trégheiten abgebildet werden. Dies geschieht
in der Stufe vier mit einem flexiblen Modell der Kurbelwelle und der Model-
lierung der einzelnen Zylinder inklusive Kolbenreibung. Das Moment wird nicht
direkt auf die Kurbelwelle aufgebracht, sondern mit Hilfe gemessener Ziinddruck-
kennfelder auf der Kolbenwirkfliche generiert. Weiterhin sind die Nockenwelle mit
Stirnradtrieb und Liifter modelliert. Diese Modellierungsstufe ist nur fiir sehr spe-
zifische Schwingungsphanomene im akustischen Frequenzbereich am Motor selbst
und teilweise an der Kupplung nétig. Da das Modell gestellt wurde und aufgrund
der eingeschrankten Anwendungsbereiche im weiteren Verlauf der Arbeit nicht
genutzt wird, wird hier nicht nédher auf die Modellierung eingegangen.

4.2.2. Kopplung

Fiir die erarbeitete Modellbasis wurde als Kopplungselement passend zum Ver-
brennungsmotor und dem iiblichen Entwicklungsstand fir LKW eine Reibkupp-
lung, genauer eine Einscheiben-Trockenkupplung, modelliert. Detaillierter konnen
die Eigenschaften und der Aufbau einer Reibkupplung in [156] nachgeschlagen
werden.

Die Reibkupplung hat mehrere Aufgaben im Antriebsstrang. Im geschlossenen
Zustand tubertriagt sie die Antriebsleistung vom Motor auf das Getriebe. Dabei
dient der Torsionsddmpfer der Entkopplung und Dampfung von Schwingungen,
die durch den Motor eingebracht werden, vom Rest des Triebstrangs. Im geoff-
neten Zustand trennt die Kupplung die iibrigen Komponenten vom Motor und
erlaubt damit den Leerlauf des Antriebs und ein lastfreies Schalten im Getriebe.
Der dritte wichtige Zustand fiir die Kupplung ist der Ubergang von der Tren-
nung zur Verbindung des Triebstrangs mit der dabei auftretenden Reibphase.
Durch diesen Reibvorgang wird der Anfahrvorgang ermoglicht, da der Verbren-
nungsmotor im Stillstand kein Moment erzeugen kann. Uber die Reibscheiben
wird ein primér von der Anpresskraft abhingiges Reibmoment iibertragen bis
sich die Drehgeschwindigkeiten der Reibpartner angeglichen haben und das volle
Motormoment wirken kann.

Die Verwendung des Begriffs ,, Torsionsdampfer “hat sich im iiblichen Sprach-
gebrauch durchgesetzt, ist aber missverstandlich. Das Bauteil beinhaltet sowohl
Elemente, die durch eine definierte Steifigkeit eine Entkopplung der verbundenen
Komponenten erméglicht, als auch Reibelemente, die aus dem System Energie
abfithren und damit eine Dampfung von Schwingungen realisieren.

In Abb. 4.4 a) ist die Skizze einer typischen Nutzfahrzeugkupplung dargestellt.
Motorseitig an der Kurbelwelle ist die Schwungscheibe (1) befestigt. Uber das
Gehéuse (2) ist diese mit der Druckplatte (3) verbunden. Die beiden Bauteile
haben einen translatorischen Freiheitsgrad zueinander, der in der Rotationsach-
se liegt. Die Verbindung zwischen Gehéduse und Druckplatte wird durch mehrere

85



4.2. TRIEBSTRANGKOMPONENTENMODELLE

iiber den Umfang verteilte Tangentialblattfedern geschaffen. Damit ist die Rotati-
on zwischen den beiden Komponenten unterbunden, die Verschiebung in Richtung
der Rotationsachse ist aber moglich. Bei geoffneter Kupplung sorgen die Blatt-
federn dafiir, dass die Druckplatte in Richtung des Gehduses gezogen wird, um
den Kontakt der Reibflichen zu vermeiden. Mit der Membranfeder (4) wird die
Druckplatte in Richtung der Schwungscheibe gedriickt. Dazwischen befindet sich
die Reibscheibe (5) mit beidseitigen Beldgen (6). Es bilden sich zwei Reibkontak-
te aus, der erste zwischen Schwungscheibe und Reibscheibe, der zweite zwischen
Reibscheibe und Druckplatte. Um einen sanften Einkuppelvorgang zu erreichen,
weist die Reibscheibe zwischen ihren beiden Beldgen eine Belagsfederung auf, die
in Richtung der Rotationsachse wirkt. Die Reibscheibe ist iiber eine Welle-Nabe-
Verbindung auf der Getriebeeingangswelle (7) befestigt. Zwischen der Nabe und
den Beldgen mit dem Reibkontakt gibt es einen rotatorischen Freiheitsgrad, in
welchem der Torsionsddmpfer (8) der Kupplung wirkt. Als Torsionsdampfer wer-
den Schraubenfederelemente mit axial wirkenden Reibelementen kombiniert, siehe
auch Abb. 2.4. Die zugehorige Kennlinie wird oft mehrstufig ausgefithrt, um in
unterschiedlichen Frequenzbereichen zur Schwingungsreduzierung bzw. Verschie-
bung der Eigenfrequenzen in der Lage zu sein (sieche Abb. 4.4 b)). Im Bereich
geringer Auslenkung wirkt eine Vorstufe mit geringer Steifigkeit, ab einem Grenz-
wert wirkt auBerdem die steifere Hauptstufe. Bei maximaler Auslenkung geht der
Torsionsddmpfer in den Anschlag. Die Welle-Nabe-Verbindung ist als Keilwellen-
Verbindung ausgefiihrt. Diese Art der Verbindung verursacht kaum Flankenspiel
[154].

Zum Offnen der Kupplung wird in der Nutzfahrzeugtechnik meist ein gezoge-
ner Mechanismus verwendet, um die Hebelverhéltnisse bestmoglich auszunutzen.
Durch die Betétigungseinrichtung wird tiber den Hebel (9) am Ausriicklager (10)
gezogen. Dadurch verringert sich die Anpresskraft auf den Reibflichen durch die
Membranfeder, bis der Kontakt endet. Die Membranfeder oder auch Tellerfeder
wird verwendet, weil sie einerseits als Federelement wirkt und andererseits He-
belkréifte ausnutzen kann. Durch ihre Vorspannung gegen das Gehéduse und das
Abstandsverhéltnis zwischen den Kontaktpunkten ist die notige Ausriickkraft im
Vergleich zur Anpresskraft viel geringer. Da durch die hohen Momentenanforde-
rungen im Nutzfahrzeug hohe Anpressdriicke in der Kupplung erreicht werden
miissen, bietet sich der gezogene Mechanismus hier besonders an. Durch die Ei-
genschaften der Tellerfeder ergibt sich ein nichtlinearer Anpresskraftverlauf Fg
iiber dem Abhubweg der Druckplatte aus der geschlossenen Position, wie er in
Abb. 4.5 a) dargestellt ist. Folglich ist auch der Verlauf der Anpresskraft Fr
nichtlinear, er ist in Abb. 4.5 b) zu sehen.

Weitere komplexe Eigenschaften besitzt der Kupplungsbelag. Diese Eigenschaf-
ten sind definierend fiir den tatsédchlichen Reibvorgang und zugleich sehr schwer
zu bestimmen. Fir die meisten Nutzfahrzeuge werden in der Kupplung organi-
sche Belage verwendet, die in Form gepresst oder gewickelt werden. Die Basis
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Abbildung 4.4.: Abbildungen zur Kupplung: a) Kupplungsaufbau einer typischen
NFZ-Kupplung [114] und b) Zweistufige Kennlinie der elastischen
Eigenschaften des Torsionsdampfers
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Abbildung 4.5.: Kupplungskennlinien: a) Verlauf der Anpresskraft in der Kupp-
lung tiber dem Abhubweg und b) Verlauf der Ausriickkraft in der
Kupplung tiber dem Ausriickweg

der Beldge sind Garne (aus Kupfer, Glas, Aramid, Synthetikfasern, etc.), die mit
einer Mischung des Reibzements aus Kautschuk, Harzen oder Fiillstoffen getrankt
oder beschichtet werden. Nach der Wicklung und Pressung der Garne werden sie
in die Belagsform geschliffen [156]. Die Materialzusammensetzung ldsst eine flexi-
ble Anpassung der Eigenschaften fiir unterschiedliche Anwendungen zu, macht es
aber zugleich sehr schwer, die Reibeigenschaften tibergreifend zu beschreiben. Im
Einsatz hangt die Entwicklung der Reibkraft nicht nur von der Geschwindigkeit,
sondern abhéngig von den Materialien, von der Temperatur, der herrschenden
Feuchtigkeit, der Nutzungs-Vorgeschichte und weiteren Parametern ab [16].
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Die Abbildung der beschriebenen Eigenschaften in Modellen wird im Folgen-
den fiir die Detaillierungsstufen gezeigt. Die Stufen sind in Tab. 4.5 als Skizzen
zusammengefasst.

Tabelle 4.5.: Detaillierungsstufen der Modelle fiir die Kopplung

Stufe 0 | Stufe 1 Stufe 2 Stufe 3 Stufe 4
I
I,k c _
Einmassen- komplexes
Drehschwinger FE-Modell
Stufe 0

Fiir die Basisstufe werden Massen und Trigheiten sowie Steifigkeiten und Damp-
fungen der geschlossenen Kupplung zur Zusammenfassung mit angrenzenden
Komponenten definiert (siche Tab. 4.5 erste Abbildung). Die signifikante Trag-
heit des Schwungrades gehort dabei zur Kupplung. Fiir die Gesamtsteifigkeit im
Triebstrang spielen die Federelemente des Torsionsdampfers eine wichtige Rolle.
Da deren Steifigkeit linearisiert abgebildet wird, muss der Arbeitspunkt fiir die
Simulation beriicksichtigt werden und entsprechend die Steifigkeit im Bereich der
Vor- oder der Hauptstufe ausgewahlt werden.

Stufe 1

In der nachsten Detaillierungsstufe werden je ein Kérper an Ein- und Ausgang
modelliert, die die Massen und Trigheiten der Kupplung beinhalten. Der erste
Korper enthalt Schwungrad, Gehause, Druckplatte, Tellerfeder und den aufleren
Anteil der Reibscheibe mit den Belédgen, der zweite die Nabe und den Innenan-
teil der Reibscheibe. Dazwischen wirkt ein Element mit linearen Steifigkeits- und
Déampfungseigenschaften (siehe Tab. 4.5 zweite Abbildung). Wie in der vorherge-
henden Stufe miissen die Werte dem Arbeitspunkt der Simulation entsprechend
gewahlt werden.

Stufe 2

Stufe zwei beinhaltet die mehrstufige Kennlinie des Torsionsdampfers (siehe Tab.
4.5 dritte Abbildung). Darin werden Anschlag, Hauptstufe und Vorstufe der
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Kupplung modelliert. Dies erlaubt eine Analyse des Modells tiber den gesamten
moglichen Verdrehwinkel des Torsionsdampfers hinweg, vor allem auch im Uber-
gang. Die Reibelemente des Torsionsdampfers werden durch ein Coulombsches

Reibmodell abgebildet.

Stufe 3

Ab der dritten Detaillierungsstufe ist es moglich, das Kupplungsmodell auch im
geoffneten Zustand und im Ubergang zu verwenden. Um dies zu ermoglichen,
muss einerseits die Betatigungseinrichtung modelliert und andererseits ein Kon-
taktmodell implementiert werden (siehe Tab. 4.5 vierte Abbildung).

Das Kontaktmodell, das verwendet wurde, setzt voraus, dass die Kontaktsitua-
tion auf genau einen Kontaktpunkt pro Kontaktfliche reduziert wird. Dazu wird
auf jeder Kontaktflache ein Punkt definiert, also je ein Punkt konzentrisch auf der
Schwungscheibe, schwungscheibenseitig auf der Reibscheibe, auf der Druckplatte
und druckplattenseitig auf der Reibscheibe. Da die Freiheitsgrade dieser Modell-
stufe keine andere Verschiebung der Punkte als eine translatorische entlang der
Rotationsachse zulasst, entstehen dabei keine Probleme in der Ermittlung der
Kontaktpunkte. Zwischen den beiden zusammengehorigen Punkten wird das Kon-
taktgesetz formuliert. Als Kontaktgesetz wird ein einfaches Penalty-Verfahren,
also die Formulierung einer Kontaktsteifigkeit und einer Kontaktddmpfung, ver-
wendet. Genauere Informationen zur Kontaktmodellierung und deren Anwendung
in der MKS kénnen in [99] und [84] nachgelesen werden.

Zur Modellierung der Betatigungseinrichtung wird die Modellierung der Einzel-
bauteile feiner aufgelost. Abb. 4.6 veranschaulicht die Modellierung der Elemente
fir den Ausriickmechanismus. Dabei ist zu beachten, dass der Ubersicht halber
die Federelemente radial in unterschiedlicher Richtung eingezeichnet sind. Die
Wirkrichtung und -lage aller eingezeichneten Kraftelemente liegt aber in der Ro-
tationsachse des Systems. Wie schon zuvor sind die Kraftelemente als einfaches
Federsymbol dargestellt, enthalten aber Steifigkeits- und Dampfungseigenschaf-
ten.

Schwungscheibe (1) und Kupplungsgehduse (4) sind zu einem Koérper zusam-
mengefasst. Zwischen Druckplatte (5) und Schwungscheibe sind die beiden Belag-
ringe (3) eingezeichnet, die durch eine lineare Belagssteifigkeit ¢;, und -dampfung
verbunden sind. Zwischen Schwungscheibe und linkem Belag sowie Druckplat-
te und rechtem Belag wirkt je ein Kontaktelement mit der Kontaktsteifigkeit
Ce1/c2- Zur Abbildung der Tellerfeder (7) in einem konzentrischen Element miissen
Steifigkeits- und Hebeleigenschaften berticksichtigt werden. Zur Parametrierung
stehen Kennlinien fiir den Anpresskraftverlauf und den Ausriickkraftverlauf, so-
wie das wirkende Hebelverhéltnis der Tellerfeder zur Verfiigung (siehe Abb. 4.5
a) und b)). Mit der Kennlinie fiir die Anpresskraft ¢,; wird ein nichtlineares Fe-
derelement zwischen Gehause und Druckplatte definiert. Die Kennlinie liefert bei
geschlossener Kupplung, in der Einbaulage, den Anpresskraftwert, mit dem die
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volle Antriebsleistung des Motors tibertragen werden kann. Die Tellerfeder wird
in zwei Einzelkérper unterteilt, zwischen denen eine Ubersetzung mit dem He-
belverhaltnis der Tellerfeder wirkt. Die Ubersetzung stiitzt sich iiber ein fiktives
Tellerfedergehéuse (6) mit einer hohen linearen Steifigkeit am Kupplungsgehause
ab. Zwischen Ausriicklager (8) und Innenteil der Tellerfeder ist ein Federelement
mit dem Steifigkeitsverlauf ¢,y der Ausriickkraft modelliert. Um die Kraft zwi-
schen Tellerfeder und Druckplatte tibertragen zu konnen, ist dort eine lineare
Steifigkeit eingebaut, die als Kontaktsteifigkeit c.; wirkt, wobei immer Kontakt
vorliegt.

Abbildung 4.6.: Skizze des Modells der Kupplung fir Stufe 3 in translatorischer
Richtung ; 1: Schwungrad, 2: Nabe Kupplungssscheibe, 3: Belage
der Kupplungsscheibe, 4: Gehduse, 5: Druckplatte, 6: virtuelles
Tellerfedergehduse, 7: geteilte Tellerfeder, 8: Ausriicklager

Stufe 4

Mit der Detaillierungsstufe vier ist es moglich, geometrische Abweichungen im
Rahmen der Einbautoleranzen zu parametrieren (sieche Tab. 4.5 fiinfte Abbil-
dung). Dadurch konnen sich die Kontaktpunkte der Reibflichen zueinander ver-
schieben. Dies muss in der Ermittlung der Kontaktpunkte in der Berechnung
berticksichtigt werden. Fiir eine abweichende Fluchtung der Wellen, bspw. durch
Taumeln der Schwungscheibe, reicht auflerdem die Formulierung eines zentralen
Kontaktpunkts nicht mehr aus. Deshalb werden in dieser Modellstufe verteilte
Kontaktpunkte definiert. Um eindeutige Einzelkontakte zu ermoéglichen, miissen
dazu die Belagsscheiben der Kupplung segmentiert werden. Die Belagsscheiben
werden in drei Ringe unterteilt, diese wiederum in sechs Sektoren. Damit ent-
stehen 18 Segmente je Belagsscheibe. Zwischen den Nachbarsegmenten bestehen
rotatorische Steifigkeiten um die beiden orthogonalen Achsen, die in der Kon-
taktflache liegen. Jedes Segment erhélt einen Kontaktpunkt. Der Kontaktpunkt
liegt mittig auf dem Auflenradius des zugehorigen Segments. So kann der Kontakt
auch bei winkeliger Abweichung der Rotationsachsen der Kontaktpartner detek-
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tiert werden. Die Kontaktpunktermittlung wird iiber die Abstandsberechnung des
Kontaktpunkts auf der Belagsscheibe zur Flache des Kontaktpartners erreicht.

Die Idee basiert auf der Entwicklung eines segmentierten Wirkflachenpaarele-
mentmodells in [123], das allerdings als FE-Modell konzipiert ist. Der Hintergrund
des Modells ist die lokale Bestimmung des Reibmoments auf Basis von Fldchen-
pressung, Winkelgeschwindigkeit und Temperatur fiir jedes Kontaktpaar. Der hier
vorgestellte Aufbau verzichtet — auch aus Parametrierungsgriinden — auf den Ein-
bezug der Temperatur und bindet das weniger stark diskretisierte Modell direkt
in die MKS ein.

Stufe vier liegt bisher nur als nichtparametrisiertes Modell vor. Genauere Vali-
dierung und Analysen konnten im Rahmen der Arbeit nicht durchgefiihrt werden
und werden auch im weiteren Verlauf der Arbeit nicht verwendet.

Stufe 5

In der hochsten Detaillierungsstufe wird die Kupplungsglocke als FE-Korper ein-
gebunden (siehe Tab. 4.5 sechste Abbildung). Dies erméglicht eine Simulation von
akustischen Einflissen durch Anregung der Eigenschwingungsformen der Kupp-
lungsglocke. Dazu wird das Verformungsverhalten des FE-Korpers mit Hilfe eines
Reduktionsverfahrens auf einen Satz von Eigen- und Zusatzmoden abgebildet.
Aus dem Netz von Knoten in der FE werden wenige Knoten als Masterknoten de-
finiert, die als Kraftangriffspunkte oder zur Bewegungssensierung genutzt werden.
An diesen Knoten wird der FE-Korper in das zugehorige MKS-Modell integriert.

4.2.3. Ubersetzung

Dem Verbrennungsmotor und der Reibkupplung nachgeschaltet findet sich im
Nutzfahrzeug meist ein Schaltgetriebe. Der Einsatz eines Getriebes begriindet sich
durch das Drehmoment-Drehzahl-Profil des Verbrennungsmotors. Dessen Leis-
tung steht in einem schmalen Band bei vergleichsweise hohen Drehzahlen zur
Verfiigung. Durch eine Ubersetzung i werden Drehmoment M und Drehzahl n
umgekehrt proportional und leistungskonstant gewandelt:

. n M,y

T 45
=T (4.5)

Der Index 1 steht dabei fiir die Position vor dem Getriebe, Index 2 bezeichnet
den Zustand nach dem Getriebe. Dadurch stehen fiir niedrige Drehzahlen ho-
here Momente zur Uberwindung von Anfahrwiderstinden zur Verfiigung. Hohe
Geschwindigkeiten mit geringeren Momentenanforderungen koénnen ohne Uber-
setzung, oder sogar mit einer Untersetzung tibertragen werden.

Im Nutzfahrzeug machen die Anforderungen sehr geringer Rangiergeschwindig-
keiten, hoher Zuglasten und sehr hoher Wirtschaftlichkeit bei Konstantfahrt in
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hoheren Geschwindigkeiten auf der Autobahn eine hohe Spreizung der Génge no-
tig. Die Spreizung A definiert sich iiber das Verhaltnis der Ubersetzung des ersten
Ganges i1 zum letzten ig,q:

g1

A=

i (4.6)

Eine hohe Spreizung erfordert wiederum eine erhohte Anzahl an Géngen. Aus
dem Kompromiss, eine optimale Ausnutzung des Motorkennfeldes zu erreichen
und zugleich nicht zu haufige Schaltungen und zudem hoheres Gewicht fiir die
zusétzlichen Bauteile zu generieren, resultieren fiir Nutzfahrzeuge meist Gang-
zahlen zwischen 12 und 18 Géngen [56].

Aus dem Motorkennfeld und den Ubersetzungen durch das Getriebe ergibt
sich so ein Zugkraftdiagramm, das das Beschleunigungs-, Steigungs- und Anfahr-
potenzial des Fahrzeugs darstellt, siche Abb. 4.7. Durch die Aneinanderreihung
der Vollastkurven jedes Ganges wird hier auch die Zugkrafthyperbel sichtbar, an
die sich die Kurven der Einzelgdnge anndhern. Die Zugkrafthyperbel ist also die
Grenzkurve der maximal erreichbaren Zugkraft iber der Fahrzeuggeschwindig-
keit. Die Punkte, die zwischen Hyperbel und den Vollastkurven der einzelnen
Génge liegen, konnen nicht erreicht werden.

Um die Ubersetzungen effizient umsetzen zu kénnen, wird das Getriebe aus
drei Teilgruppen zusammengesetzt. Das Grundgetriebe besitzt meist drei oder
vier Gange und einen Riickwéartsgang. Die Zahnradpaare sind auf der Hauptwelle
und einer oder zwei Vorgelegewellen angeordnet. Mit Hilfe von Schaltmuffen wer-
den die Zahnrider der gewihlten Ubersetzungsstufe auf der Hauptwelle fixiert, die
Zahnrader der Vorgelegewelle sind fest mit der Welle verbunden. Diesem Grund-
getriebe geht eine Vorschaltgruppe, oder Splitgruppe voraus, die meist als Stirn-
radpaarung ausgefiihrt ist. Damit konnen alle Génge des Grundgetriebes in eine
langsame und eine schnelle Stufe geschaltet werden. Dem Grundgetriebe ist die
Bereichsgruppe nachgeschaltet. Diese wird oft in Form eines Planetengetriebes
gestaltet. Das Planetengetriebe besteht aus drei Hauptfunktionsbauteilen, dem
Sonnenrad, den das Sonnenrad umlaufenden Planeten auf einem Planetentréger
und einem umgebenden Hohlrad mit Innenverzahnung. Auch hier gibt es zwei
Stellungen. Fiir die Ubersetzung ins Langsame treibt das Sonnenrad die Plane-
ten mit dem Planetentrager an, wahrend das Hohlrad fixiert ist. Bei verblocktem
Planetensatz lauft das Hohlrad um und es herrscht direkte Ubersetzung iiber die
Planetenstufe (ip = 1). Daraus ergibt sich fiir ein Schaltgetriebe mit drei Géngen
im Grundgetriebe eine Teilung jedes Ganges in der Splitgruppe in eine langsame
und eine schnelle Variante und damit sechs Génge. Anschliefend werden diese
sechs Génge noch einmal als langsame und als schnelle Gruppe zu Verfligung
gestellt, womit sich 12 Gange ergeben.

Die dynamischen FEigenschaften des Getriebes tragen auf unterschiedliche Art
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Abbildung 4.7.: Schematisches Zugkraftdiagramm eines Fahrzeuges mit 12 Gén-
gen

zum Schwingungsverhalten im Antriebsstrang bei. Die Tragheitsanteile der rotie-
renden Getriebebauteile sind von der lokal wirkenden Ubersetzung abhéingig, was
fiir eine Berechnung konzentrierter Tragheiten zu beriicksichtigen ist. Eine Um-
rechnung auf die Motorseite wird quadratisch mit der Ubersetzung verrechnet.
Die Tragheit J; eines Korpers j, der zur Getriebeeingangswelle mit i; tibersetzt
ist, kann tiber den Zusammenhang

1
Jap,; = ﬁ‘]j (4.7)
J

auf eine getriebeeingangsseitige Ersatztragheit Jgg ; umgerechnet werden, sie-
he [42]. Auch Steifigkeiten und Diémpfungen sind der Ubersetzung im Getriebe
unterworfen, sie folgen der gleichen Transformationsvorschrift.

Fir die globale Verformung im gesamten Triebstrangverbund sind beim Getrie-
be laut [42] vor allem die Steifigkeiten aus dem Gehause sowie der Verlagerung und
Biegung der Wellen relevant. Die Torsionssteifigkeit der ibertragenden Wellen ist
im Vergleich zum Resttriebstrang hoch und spielt deshalb primar fiir lokale und
hochfrequente Effekte eine Rolle. Auflerdem ist die Verzahnung elastisch. Auch
diese Steifigkeit ist vergleichsweise hoch und tragt damit eher zu lokalen als zu
globalen Schwingungen bei. Sie basiert zum einen auf einer Kontaktsteifigkeit,
andererseits aber auch auf der Verformung von Zahnen und Zahnradkorper. In
[189] wird eine Berechnung vorgestellt, die die Verschiebung des Kontaktpunktes
zwischen zwei Zahnradern unter statischer Last ermittelt. Die Verschiebung w
wird in drei Anteile zerlegt. Der erste Teil beschreibt die Verformung aufgrund
der Abplattung der Zahnflanken mit Hilfe der Hertzschen Pressung wpge,.. Der
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zweite und dritte Anteil enthélt die Verformung von Zahn und Radkorper des
ersten Zahns im Kontakt w; und des zweiten Zahns ws:

Fy

El

Alle Anteile stehen in Abhangigkeit der Kraft im Kontaktpunkt Fy, die bei fiur
Schaltgetriebe iiblichen Evolventenverzahnungen (sieche Abbildung 4.9) normal
zur Berithrfliche und tangential zu den Grundkreisdurchmessern der Zahnrader
verlauft. AuBlerdem sind Elastizitdtsmodul E und Zahnradbreite [ fir alle drei
Terme zu berticksichtigen. Fiir die Berechnung des Faktors qge.:. werden zwei
Walzenprofile angenommen, deren Radien den zugehorigen Kriimmungsradien im
jeweiligen Kontaktpunkt entsprechen. Auflerdem besteht eine Abhingigkeit von
der Strecke entlang der Kontaktnormalen, die vom Kontaktpunkt bis zur Zahn-
mittellinie reicht. Damit andert sich qge.. mit der Position des Kontaktpunk-
tes. Die beiden Anteile ¢; und ¢ weisen eine noch stirkere Abhédngigkeit von
der Position des Kontaktpunktes auf. Ihre Berechnung basiert auf der Einleitung
einer Quer- und einer Normalkraft im Kontaktpunkt und damit eine Abhéngig-
keit vom Winkel zwischen Kontaktnormalen und Walzkreistangentialen. Auch ein
Biegemoment muss beriicksichtigt werden, das zusatzlich vom Wirkhebel durch
den Kontaktpunkt abhéngt. Die Terme werden in [189] einzeln hergeleitet. Aus
der zusammengesetzten Verschiebung kann eine Steifigkeit formuliert werden, die
folglich vom Kontaktpunkt und damit vom Drehwinkel des referenzierten Zahn-
rades abhéingt. Diese Zahnfedersteifigkeit wird in Bezug auf die Zahnradbreite [
angegeben:

W = WHertz + w1 + Wo = (QHertz + Ch + QZ) (48)

cv () = (4.9)

Die so bestimmte Zahnfedersteifigkeit beschreibt den Kontakt eines einzelnen
Zahnpaares. Im umlaufenden Verzahnungsvorgang sind allerdings meist mehrere
Zahne im Eingriff. Dabei superponieren sich die Zahnfedersteifigkeiten der Einzel-
kontakte. Durch den Ein- und Auslauf der Zahne in den Kontakt entsteht so eine
variable Verzahnungssteifigkeit iber dem Drehwinkel. Eine Visualisierung der sich
ergebenden Gesamtverzahnungssteifigkeit ist in den Abb. 4.8 a) und b) gezeigt.
Die Abbildungen basieren auf einer parabolischen Approximation des Verlaufs der
Einzelzahnfedersteifigkeit (genauere Beschreibung unter Stufe 4). In Abb. 4.8 a)
ist der Verlauf fiir eine Geradverzahnung dargestellt. Da die Drehwinkelanteile, in
welchen mehrere Zihne in Kontakt sind (die Uberdeckung), vergleichsweise gering
sind, gibt es starke Spriinge im Verlauf. Abb. 4.8 b) zeigt die Einzel- und Gesamt-
federsteifigkeiten fiir eine Schigverzahnung. Die viel héhere Uberdeckung und der
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kleine Minimalwert der Einzelfedersteifigkeiten verursacht in Summe einen weni-
ger stark schwankenden Verlauf.
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Abbildung 4.8.: Verlaufe der Verzahnungssteifigkeit: a) Gesamtverzahnungsstei-
figkeit einer Geradverzahnung auf Basis einer parabolischen Ap-
proximation der Einzelzahnfedersteifigkeit und b) Gesamtverzah-
nungssteifigkeit einer Schrégverzahnung auf Basis einer parabo-
lischen Approximation der Einzelzahnfedersteifigkeit

Diese sich mit dem Drehwinkel verdndernde Verzahnungssteifigkeit ist eine
der Schwingungsanregungsquellen im Getriebe. Die Anregung wird von der Ver-
zahnungsfrequenz bestimmt und ist fiir Geradverzahnungen ausgepragter als fiir
Schragverzahnungen. Weitere mogliche Erregerquellen sind in [77] beschrieben:
Durch die Belastung im Betrieb entsteht eine Verschiebung des Kontaktpunkts,
entweder durch die elastische Verformung von Zahn oder Radkorper selbst, oder
auch durch die Verschiebung von Wellen in ihrer Lagerung oder ihrer Durchbie-
gung. Dies fithrt zu einer Anderung der Uberdeckung im Eingriffsverlauf und kann
damit am Ein- oder Austritt des Kontakts zu StoBen fithren. Auflerdem spielen
geometrische Abweichungen durch Fertigungstoleranzen und Oberflachenbeschaf-
fenheiten eine Rolle. Um das Anregungspotenzial durch Verzahnungsfehler zu
verringern, werden am Zahnprofil Korrekturen vorgenommen. Dazu gehoren z.B.
Riicknahmen an Kopf oder Fufl des Zahns. Da diese Korrekturen signifikanten
Einfluss auf die Schwingungsanregung haben konnen, sind sie auch fiir die Si-
mulation dieser Effekte relevant. Ein guter Uberblick iiber Untersuchungen des
Einflusses von Zahnkorrekturen auf das Schwingungsverhalten ist ebenfalls in [77]
zu finden.

Ein weiteres Merkmal eines Zahnpaars, das zur Anregung von Schwingungen
fithren kann, ist das Spiel zwischen den Zahnréddern. Um eine moglichst verlust-
arme Ubertragung zwischen den Zahnridern zu erméglichen, wird in der Verzah-
nung weitestgehend Abrollen der Zahne aufeinander und moglichst wenig Reibung
durch Gleiten angestrebt. Damit darf auch nur das arbeitende Zahnflankenpaar
in Kontakt sein, zur anderen Seite besteht funktionsbedingtes Spiel. Bei einer
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Lastumkehr kann dieses Spiel ein Anschlagen der Gegenzahnflanken verursachen,
eine mogliche Ursache fiir Rasselschwingungen (eine genauere Aufarbeitung der
Literatur zur Entstehung von Rasselschwingungen ist in Kap. 2.1 zu finden).

Eingriffs- - Grundkreis

Wailzkreis

gerade

Kontakt-
punkt punkt

Abbildung 4.9.: Skizze einer Evolventenverzahnung

Die Verluste im Getriebe setzen sich nach [168] aus den lastabhéngigen und
lastunabhéngigen Anteilen aus der Verzahnung und den Lagern, sowie lastunab-
hangigen Dichtungsverlusten zusammen. Unter Dichtungsverlusten werden dabei
die Verluste zusammengefasst, die an der Kontaktstelle von Wellen und den zuge-
horigen Wellendichtringen entstehen. Die lastunabhédngigen Anteile der Verzah-
nungsverluste bestehen dabei genauer aus Plansch-, Quetschungs- und Ventilati-
onsverlusten. Die Planschverluste bezeichnen dabei diejenigen Anteile, die fir die
Bewegung des Schmierfluids aufgewendet werden. Fiir ein Stirnradgetriebe ist in
der Arbeit dargestellt, dass die lastabhiangigen Verluste 80 —90% der Gesamtver-
luste ausmachen, dabei entfallen ca. 60% auf lastabhingige Verzahnungsverluste,
20 — 30% auf die Lagerung. In der Arbeit sind unterschiedliche Einfliilsse und
Bestimmungsmethoden fiir die einzelnen Anteile vorgestellt, im Folgenden soll
aber mit Blick auf die Verlustanteile vor allem ein Fokus auf die Modellierung der
Verzahnungsreibung gelegt werden. Die lastabhéngige Verzahnungsverlustleistung
bestimmt sich nach [130] aus der Antriebsleistung P4 dem mittleren Reibbeiwert
L sOWie einem Zahnverlustgrad Hy:

PVV = PA,umHv. (410)

Aus den Eigenschaften des Schaltgetriebes wurden entsprechend der Detaillie-
rungsanforderungen die Modellstufen abgeleitet, die im Folgenden beschrieben
werden. Eine Vorstudie der nétigen Modelldetaillierung fiir bestimmte Schwin-
gungsphénomene ist in [103] zu finden. Die Modelle sind als Skizzen in Tab. 4.6
zusammengefasst.
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Tabelle 4.6.: Detaillierungsstufen der Modelle fiir die Ubersetzung

Stufe 0 | Stufe 1 Stufe 2 Stufe 3 Stufe 4 Stufe 5

e

Einmassen-

Drehschwinger E%mﬁlj;{jl
1}@1‘5 Gesamt- mit Gehause
iibersetzung

Stufe 0

Zur Reduzierung auf eine konzentrierte Trégheit, Steifigkeit und Dampfung beim
Schaltgetriebe muss der Ubersetzungsfaktor der jeweiligen Einzelbauteile bertick-
sichtigt werden. Dies wirkt sich nicht nur auf die Eigenschaften des Getriebes
selbst, sondern auch auf die nachfolgenden Komponenten im Triebstrang aus.
Um dies immer dann zu berticksichtigen, wenn im Getriebe Stufe 0 vorliegt, muss
ein globaler Faktor geschaffen werden, der bei Stufe 0 die Ubersetzung einnimmt
und fiir hohere Detaillierungsstufen eins ist (siche Tab. 4.6 erste Abbildung).

Stufe 1

In der nachsten Modellstufe werden die Wellen und Zahnrader im Getriebe auf
eine Eingangs- und eine Ausgangswelle zusammengefasst, zwischen beiden wirken
eine Ubersetzung und die zusammengefasste Steifigkeit aller Anteile im Getriebe
(siche Tab. 4.6 zweite Abbildung). Damit miissen zwar die Einzeliibersetzungen
bei der Reduzierung der Getriebekorper beriicksichtigt werden, die iibrigen Kom-
ponenten des Triebstrangs sind durch diese Modellstufe aber nicht mehr betroffen,
folglich ist der oben eingefithrte Faktor ab hier eins. Steifigkeiten und Démpfun-
gen, die am Getriebe wirken, werden linearisiert abgebildet.

Stufe 2

Fiir Stufe zwei werden die Verzahnungen separat modelliert (siehe Tab. 4.6 dritte
Abbildung). So kénnen die Schwingungen lokal identifiziert werden. Die Uber-
tragung zwischen den Zahnradern geschieht in dieser Stufe rein radial mit einer
Radialsteifigkeit und wirkt im Walzpunkt. Durch die Formulierung der Kennlinie
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fiir die Radialkraft Fr kann auflerdem das radiale Spiel der Verzahnung mitmo-
delliert werden. Dazu wird die Steifigkeit im Bereich des Spiels zwischen —®gg
und +® g null gesetzt, die lineare Kennlinie wird fiir positive Auslenkungen nach
rechts, fiir negative Auslenkungen nach links verschoben, sieche Abb. 4.10.

Pprs | +Prs

Radialkraft F'p

Differenzdrehwinkel ¢
Abbildung 4.10.: Radialkennlinie einer Verzahnung mit Spiel

Stufe 3

Mit der Erhohung der Detaillierungsstufe wird die Verzahnungskraft nicht mehr
nur in radialer, sondern auch in axialer Richtung iibertragen. Damit kann
die Kréfteverteilung durch die Kontaktnormale der fiir Schaltgetriebe tiblichen
Schréagverzahnung abgebildet werden. Dies erfordert auch, dass die Lagerung der
Wellen in Axialrichtung mitabgebildet wird und erlaubt folglich Aussagen tiber
die entstehenden Lagerlasten. Die Lagerung wird linearisiert modelliert und ent-
halt auch die Einfliisse aus der Gehauseverformung. Die Getriebewellen werden
abschnittsweise unterteilt und linear elastisch verbunden. Die z.B. durch Lagerver-
formungen hervorgerufenen Verlagerungen der Verzahnungen zueinander werden
durch die Beschreibung eines abstandsabhéngigen und damit dynamischen Spiels
berticksichtigt. Zudem wird in dieser Modellstufe eine detailliertere Verlustmo-
dellierung durchgefithrt. Die Verluste werden aus Verzahnungsverlusten und ei-
ner zusammengefassten zweiten Verlustquelle zusammengefasst. Die zweite Quelle
enthélt bspw. Planschverluste und Lagerverluste. Die Verzahnungsverluste wer-
den iiber einen Coulombschen Zahnreibungskoeffizienten und den Wirkradius des
zugehorigen Zahnrades beschrieben. Fiir die serienméflig verbauten Getriebear-
ten liegt ein Kennfeld der entstehenden Verluste in allen Géngen iiber Drehzahl
und Drehmoment vor. Die iibrigen Verluste werden aus der Differenz der Zahn-
reibungsverluste zu den Messungen bestimmt. Die resultierenden Verluste werden
in Form von Reibmomenten anteilig an den einzelnen Zahnriadern aufgebracht.
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Stufe 4

Ab Stufe vier kann eine Schwingungserregung durch die Verzahnung abgebildet
werden. Dazu wird zusétzlich zum Spiel die variable Verzahnungssteifigkeit der
Verzahnung modelliert.

Die in den GIn. 4.8 und 4.9 gezeigte Berechnung der Zahnfedersteifigkeit
aus [189] basiert auf Bildung von Integralen entlang der Zahnmittelachsen. Um
die Berechnung in der Simulation effizienter zu ermoglichen, wird der Verlauf
der Einzelzahnfedersteifigkeit ¢ () parabolisch approximiert, siche Abb. 4.11.
Der Ansatz ist in der Dokumentation fiir die Verzahnungselemente der MKS-
Berechnungssoftware SIMPACK beschrieben [155].

Cc

Cmaac T

Crmint —*

Abbildung 4.11.: Parabolische Approximation der Einzelzahnfedersteifigkeit

Dazu wird auf Basis der Norm [39] der im Zahnkontaktverlauf maximale Wert
der Zahnfedersteifigkeit im Stirnschnitt ¢ bestimmt

Crmaz = € Ch. (4.11)

Cg berticksichtigt die Gestalt des Radkorpers, liegt ein Vollkérper vor, dann
ist Cr = 1. Fiir Hohlkérper muss ein Wert Cr < 1 mit Hilfe der Norm [39]
bestimmt werden. Auflerdem wird ein minimaler Steifigkeitswert c,,;, festgelegt,
der die Formgebung des Parabolverlaufs bestimmt. Der Verlauf wird dann mit
Hilfe eines Streckenverhiltnisfaktors a? gebildet:

c (90) = Cmaz T a2 (Cmin - Cmaa:) (412)

Das Streckenverhaltnis vergleicht die Lage des aktuellen Kontaktpunkts
s (p) = rrp auf dem Bezugsteilkreis mit dem grofieren Wert zweier Vergleichsstre-
cken. Die erste Vergleichsstrecke s; beschreibt die Strecke auf dem Bezugsteilkreis
von einem erstmoglichen Kontaktpunkt des Zahnpaars zum aktuellen Kontakt-
punkt. Die zweite Vergleichsstrecke s, beschreibt die Strecke zwischen aktuellem
Kontaktpunkt und letztmoglichem Kontaktpunkt des Zahnpaars, siehe Abb. 4.12.
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~ s(y)
= (e (4.13)

Die Strecke s (¢) hat ihren Nullpunkt dort, wo die Mittellinie des Bezugszahns
auf der Verbindungslinie der beiden Zahnréder liegt. Die Einzelzahnfedersteifig-
keiten werden zur Gesamtzahnfedersteifigkeit aufaddiert.

|
I
|

I
| !
%'(90)/
Abbildung 4.12.: Skizze zur Veranschaulichung der Vergleichsstrecken zur Bestim-
mung der Verzahnungssteifigkeit: a) Erstmoglicher Kontakt-
punkt eines Zahnpaars, b) aktueller Kontaktpunkt des Zahn-
paars, ¢) letztmoglicher Kontaktpunkt des Zahnpaars, d) Ver-
gleichsstrecken der Kontaktpunkte auf dem Bezugskreis des un-
teren Zahnrades

Der Differenzdrehweg, der zur Berechnung der Verzahnungskraft verwendet
wird, wird in dieser Stufe nicht mehr allein aus dem Differenzdrehweg der Zahn-
korper am Teilkreis bestimmt, sondern aus der tatsichlichen Zahngeometrie der
Korper berechnet. Dadurch kénnen das Spiel sowie Abweichungen im Kontakt
aus Verschiebungen durch Wellen- oder Lagerverformungen beriicksichtigt wer-
den. Auch Korrekturen der Zahngeometrie sowie Abweichungen der Geometrie in
den Fertigungstoleranzen konnen so mitabgebildet werden.

Stufe 5

Zusétzlich zu den in der Stufe 4 genannten Modelleigenschaften wird der Gehau-
sekorper fiir akustische Phdnomene als reduzierter FE-Korper eingebunden.
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4.2.4. Ubertragung

Die Ubertragungskomponente im Triebstrang bringt die iibersetzte Antriebsleis-
tung vom Getriebeausgang bis zur Achse. Im Fokus fiir die Modellierungsbeschrei-
bung steht dabei die Gelenkwelle, die in ein-, zwei- oder dreiteiliger Variante
vorliegen kann. Zur Ubertragungskomponente wird in der Beschreibung der Mo-
dellstruktur in Kap. 4.1 auch die Verteilung der Antriebsleistung gezéhlt. Damit
gehort auch das Verteilergetriebe zur Komponente Ubertragung. Die Detaillierung
der Modelle verhalt sich beim Verteilergetriebe dquivalent zu der beim Schaltge-
triebe. Eine Studie dazu wurde in [78] durchgefithrt. Im Folgenden wird deshalb
nur auf Eigenschaften und Modellierung der Gelenkwelle eingegangen. Die pas-
sende Detaillierungsstufe muss dann entsprechend dem Minimum an Genauigkeit
gleichermaflen fiir Gelenkwelle und Verteilergetriebe geniigen.

Die Gelenkwelle ist im Nutzfahrzeug als Kreuzgelenkwelle ausgebildet. Neben
der Ubertragung der Antriebsleistung muss diese Gelenkwelle auch den Versatz
zwischen der Rotationsachse am Getriebeausgang zur Rotationsachse am Achs-
eingang ausgleichen. Wéahrend hier schon generell ein rein konstruktiver Versatz
vorhanden ist, ergeben sich zusatzlich relative Verschiebungen und Verdrehun-
gen durch die unabhéngigen Bewegungen von Motor-Getriebe-Verbund einerseits
und Achse andererseits. Diese Relativbewegungen erfordern zusétzlich zu den Ge-
lenken einen Léngenausgleich der Welle. Die Lange des Gelenkwellenrohrs ist
durch ihre biegekritische Drehzahl beschrénkt. Zur Vermeidung von Ausféillen
und Schéden werden Gelenkwellen beziiglich ihrer Biegeeigenfrequenz unterkri-
tisch betrieben, d.h. die Anregungsfrequenz durch Unwucht (erste Ordnung der
Drehgeschwindigkeit) liegt im Betrieb unterhalb der Biegeeigenfrequenz. Mit zu-
nehmender Lange des Gelenkwellenrohres sinkt die Biegeeigenfrequenz der Welle
allerdings. Néhern sich Anregungsfrequenz und Biegeeigenfrequenz zu stark an-
einander an, muss deshalb die Gelenkwelle in zwei oder drei Teilgelenkwellen par-
titioniert werden. Fiir jede zusétzliche Teilgelenkwelle ist eine Abstiitzung durch
ein Zwischenlager erforderlich.

Die FEigenschaften der Gelenkwelle sind insbesondere beziiglich ihres Anre-
gungsverhaltens relevant. Die Erregung hat ihren Ursprung in der Kinematik
des Kreuz- oder auch Kardangelenks. Abbildung 4.2.4-1 zeigt eine Skizze eines
Kreuzgelenks. Fiir die Beschreibung der Kinematik wird eine konstante Drehwin-
kelgeschwindigkeit w; = ¢; an der antreibenden Achse vorgegeben. Der Winkel
zwischen an- und abtreibender Achse heifit Beugewinkel und wird mit 3 bezeich-
net.

Die kinematischen Zusammenhange wurden 1824 von Poncelet anhand von
sphéarischer Trigonometrie hergeleitet, die Historie inkl. Herleitungen ist ausfiihr-
lich in [160] beschrieben. Fiir den Drehwinkel der abtreibenden Welle ergibt sich
folgende Abhéngigkeit vom Drehwinkel der antreibenden Welle:
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Abbildung 4.13.: Skizze eines Kreuzgelenks

o = arctan (cosf tangp;) (4.14)

Als Maf§ zur Bewertung der durch die Kinematik entstehenden Ungleichfor-
migkeit wird unter anderem die Winkeldifferenz Ay, auch Kardanfehler genannt,
verwendet.

Ap =2 — 1 (4.15)
Mit Hilfe der Zeitableitung von GIl. 4.15 ergibt sich als weiteres Maf3 das Ver-
haltnis der Winkelgeschwindigkeiten:

125 w2 cosf3
b1 wy 1 — sin?f sin?p,

(4.16)

AuBerdem iiblich ist die Ableitung eines Ungleichférmigkeitsgrades U, der als
dimensionslose Gréfie den Vergleich mit einem dimensionslosen Grenzwert ermog-
licht.

W2 maz — Wi,maz 1
U= ma - 4.17
w1 cosf3 cosf ( )

Als Richtwert ist bspw. in [62] angegeben, dass der Ungleichférmigkeitsgrad die
Bedingung U < 0, 0027 erfiillen muss.

In Abbildung 4.14 ist ein Beispiel fiir den Verlauf der beschriebenen Groéfien
fiir unterschiedliche Beugewinkel £, < (5 < (3 gezeigt. Um den Unterschied des
Verlaufs von Kardanfehler und Verhéltnis der Geschwindigkeiten zu akzentuieren,
sind die gezeigten Beugewinkel sehr grof (83 = 60°). Ubliche Winkel in einer
NFZ-Gelenkwelle sind g < 20°.
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Abbildung 4.14.: Darstellung der kinematischen Ungleichférmigkeit, die durch ein
Kardangelenk mit Ablenkwinkel £ verursacht wird

Nicht nur die kinematischen Gréflen unterliegen bei der Ubertragung durch
ein Kreuzgelenk einer Oszillation. Das Kreuz kann nur dann das jeweilige volle
Moment einer Welle iibertragen, wenn es senkrecht auf der zugehorigen Welle
steht. Innerhalb einer vollen Umdrehung der Eingangsachse kippt das Kreuz aber
zweimal von der Lage senkrecht zur Eingangswelle in die Lage senkrecht zur Aus-
gangswelle und zurtick. Entsprechend oszilliert das iibertragbare Torsionsmoment
nach [198] mit

Mo = My (Cosﬂ + sinf tanf sin2g01) : (4.18)

Das an der Eingangswelle eingeleitete Torsionsmoment M;; wird also nicht zu
jedem Zeitpunkt vollstandig an der Ausgangswelle als Torsionsmoment M;s tiber-
tragen. Stattdessen werden zuséatzlich oszillierende Biegemomente My, und My,
an Eingangswelle und Ausgangswelle induziert, die durch die Lagerung der Ge-
lenkwelle abgestiitzt werden miissen. Die exakte Herleitung der Gleichungen kann
in [198] nachvollzogen werden.

My = Mytan sing, (4.19)
My = Mtanf cosps (4.20)

Kinematische Gréflen und Momente oszillieren beide mit doppelter Frequenz
der Eingangsdrehzahl, also mit zweiter Ordnung.

Die entstehende Ungleichformigkeit der Bewegung kann theoretisch durch den
Einsatz mehrerer Gelenke nacheinander ausgeglichen werden. Zur Erleichterung
der Erklarung werden fiir eine Gelenkwelle mit zwei Kreuzen die vier einzelnen
Gabeln von vorne nach hinten durchgéingig mit Gabel eins bis Gabel vier be-
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nannt. Gleichlauf kann dann erzielt werden, wenn zwei Bedingungen erfiillt sind
[181]:

1. Die Beugewinkel der beiden Gelenke miissen betragsmafig gleich grof3 sein.

2. An- und abtreibende Welle eines Gelenks spannen eine Ebene auf. Gabel
zwei muss zu dem Zeitpunkt in der Ebene des ersten Gelenks liegen, wenn
Gabel drei in der Ebene des zweiten Gelenks liegt.

Wenn die beiden Ebenen der Gelenke nicht tibereinstimmen (Ubereinstimmung
ist bei Z- oder W-Anordnung der Fall), so besteht fiir den Ausgleich eine statische
Verdrehung bzw. Phasenverschiebung der beiden Gabeln zwei und drei zueinander
durch den Winkel ~.

Der theoretische Ausgleich der Ungleichférmigkeit und der resultierende Verlauf
kinematischer Groflen und Momente basieren auf der Annahme, dass weder Mas-
senkrafte wirken, noch Elastizitdten im System wirksam sind. Um die Realitat
besser abzubilden, ist es folglich sinnvoll, die Ungleichférmigkeit unter dynami-
schen Gesichtspunkten zu betrachten und zu bewerten. Dazu sind Steifigkeiten,
Tragheiten und zuléssige Systemunwuchten fiir die Abbildung relevant.

Tragheiten und Steifigkeiten der Gelenkwellen konnen aus der Geometrie und
den Materialwerten der Gelenkwelle bestimmt werden. Auch die Materialddmp-
fungen der Gelenkwelle werden dem Werkstoff entsprechend ergéanzt. Fiir das
Verlustverhalten ist vor allem die Reibung in den Nadellagern relevant, welche
sowohl lastabhéangige, als auch geschwindigkeitsabhidngige Anteile besitzt. Fir
den geschwindigkeitsabhédngigen Anteil der Reibung ist es dabei wichtig, das Ge-
schwindigkeitsprofil der Nadellager in einer Gelenkwelle zu berticksichtigen. Durch
die Art und Weise, wie die Kreuzkinematik die Drehbewegung der Wellen tiber-
tragt, bewegt sich das Kreuz in den Nadellagern nicht kontinuierlich in &hnlicher
Weise wie die Wellengeschwindigkeit. Stattdessen oszilliert das Kreuz in einer
Taumelbewegung, was in den Lagern eine standige Geschwindigkeitsumkehr mit
Nulldurchgang bedeutet. Diese Eigenschaft ist durch eine passende Modellierung
des Anlaufverhaltens mitabzubilden.

Eine weitere das Schwingungsverhalten beeinflussende Eigenschaft der Gelenk-
welle ist das Reibungsverhalten im Léngenausgleich, dem Schiebestiick. Das Schie-
bestiick ist fiir die abgebildete Produktpalette als Evolventenverzahnung ausge-
fithrt, eine beispielhafte Skizze ist ein Abb. 4.15 a) dargestellt. Dabei werden fiir
die Verzahnung Beschichtungen verwendet, um ein moglichst gutes Reibverhalten
in axialer Richtung zu gewéhrleisten. Ublich ist z.B. eine Kunststoffbeschichtung
mit Polyamid 11, die auch als ,Rilsan B bezeichnet wird [109]. Allerdings sind
die Gelenkwellenmomente im Nutzfahrzeug unter Umstédnden sehr hoch. Wenn bei
sehr hohen Momenten, wie bei Berganfahrt, eine Relativbewegung in Léangsrich-
tung auftritt, konnen hohe Reibkréfte im Schiebestiick auftreten. Zudem befindet
sich das Schiebestiick in einem der Verbindungswellenabschnitte der Gelenkwelle.
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Dies bedeutet, dass das Schiebestiick auch bei theoretisch vollkommenem Aus-
gleich der Ungleichférmigkeiten von Wellenein- zu -ausgang Schwingungen ausge-
setzt ist. Dies gilt zum einen fiir das Lastmoment, welches direkten Einfluss auf
das Reibmoment besitzt und damit eine Koppelung von rotatorischen mit transla-
torischen Schwingungen verursacht. Zum anderen ist das Schiebestiick aber auch
den Biegemomenten aus den Kreuzgelenken ausgesetzt, was zu einem Kippmo-
ment zwischen Welle und Nabe und damit zu erhéhtem Verschleifl fithren kann
[109].

Zuletzt sind die Figenschaften der Zwischenlagerung im Falle mehrteiliger Ge-
lenkwellen von Interesse. Das Zwischenlager besteht aus einem Kugel-Walzlager,
welches in eine Elastomermanschette eingebettet ist, eine Skizze ist in Abb. 4.15
b) zu sehen. Mit Hilfe geometrischer Aussparungen und den Materialeigenschaf-
ten dieser Manschette werden die Entkopplungs- und Steifigkeitseigenschaften des
Lagers richtungsabhéngig an die Anforderungen im Fahrzeug angepasst. Entspre-
chend konnen diese Eigenschaften fundamental zu den sich ausprédgenden Schwin-
gungen im Triebstrang beitragen.

b)
a) ® N,
@
N T @ ‘
e\
y 2\ Y 6) \M

Abbildung 4.15.: a) Skizze eines Schiebestiicks und Sektor eines Schnitts
durch die Profilwelle zur Veranschaulichung der Wirkkraf-
te. 1: Abdeckung, 2: Profilnabe, 3: Profilwelle und b) Skiz-
ze eines Elastomer-Zwischenlagers. 1: Gehause, 2: Elastomer-
Manschette, 3: Aussparung zur richtungsabhéngigen Figen-
schaftseinstellung, 4: Rillenkugellager

Aus den Eigenschaften der Kreuzgelenke wurden die folgenden Modelle fiir die
Detaillierungsstufen abgeleitet. Der zugehérige Uberblick iiber die Modelle ist in
Tab. 4.7 zu finden.

Stufe 0

In der Basisstufe werden die Ungleichférmigkeiten, die durch die Gelenkwelle ent-
stehen konnen vernachléssigt. Da alle Tragheiten, Steifigkeiten und Dampfun-
gen zusammengefasst werden, werden auch die Einfliisse des Zwischenlagers nicht
mitberticksichtigt. Der Ubersetzungsfaktor 4, der in der Ubersetzungskomponente
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Tabelle 4.7.: Detaillierungsstufen der Modelle fiir die Ubertragung

Stufe 0 | Stufe 1 Stufe 2 Stufe 3 Stufe 4 Stufe 5

Lk, c D&M\D%@}%"* \G@ “Q, _Qm)_ M
~ = > >~

Einmassen- komplexes
Drehschwinger FE-Modell

definiert wurde, muss in alle Trégheits-, Steifigkeits- und Dampfungsparameter
miteinbezogen werden (siche Tab. 4.7 erste Abbildung). Dies gilt auch alle hohe-
ren Stufen dieser Komponente.

Stufe 1

Mit steigender Detaillierung werden zunéchst zwei repréasentative Korper mo-
delliert, die die Tragheitseigenschaften der Gelenkwelle beinhalten. Dazwischen
wirken lineare Steifigkeiten und Démpfungen, die in der Gelenkwelle wirken. Das
Zwischenlager wird in dieser Stufe noch nicht abgebildet, der Léngenausgleich ist
frei. Durch die reine Verbindung der beiden Kérper durch eine Verdrehsteifigkeit
und —dampfung wird die ungleichférmige Ubertragung der Bewegung durch die
Kardangelenke vernachléssigt (siehe Tab. 4.7 zweite Abbildung).

Stufe 2

In Stufe zwei wird die Kinematik der Kardanwelle abgebildet. Dazu werden die
Gelenkgabeln und Kreuze als einzelne Kérper modelliert, wie es in Tab. 4.6 in der
dritten Abbildung visualisiert ist. Um den theoretischen Ausgleich der Ungleich-
formigkeit zu ermoglichen, ist eine einstellbare Verdrehbarkeit der Gelenkgabeln
am Schiebestiick vorgesehen. So kann der Ungleichférmigkeitsgrad in dynamischer
Anwendung mit Hilfe der Gabelverdrehung optimiert werden. Die Modellstufe
implementiert aufferdem eine Abbildung des Zwischenlagers. Dessen Steifigkeiten
und Dampfungen werden im Arbeitspunkt linearisiert approximiert.

Stufe 3

In der néchsten Detaillierungsstufe wird das Zwischenlager nichtlinear abgebildet
(siche Tab. 4.6 vierte Abbildung). Dabei wird auf das schon in Kap. 4.2.1 erldu-
terte Modell fiir die Abbildung von Elastomereigenschaften zuriickgegriffen. Um
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die Richtungsabhangigkeit fiir das Modell richtig zu erfassen, werden Messungen
in drei Wirkrichtungen vorgenommen, um die korrekte Bedatung des Modells zu
ermoglichen.

Die Beschreibung der Nadellagerreibung in der Gelenkwelle von Nutzfahrzeu-
gen wurde in [196] erarbeitet. Fiir die grundlegende Abbildung der Reibung im
Nadellager hat [132] einen empirischen Ansatz entwickelt, der hiufig als Basis fur
die Beschreibung der Lagerverluste verwendet wird.

Mrro = Mrry+ MrRra (4.21)

Das Lagerreibmoment M g nach [132] setzte sich aus lastabhéngigen Anteilen
Mpr, und lastunabhiangigen Anteilen Mg, zusammen. Die lastunabhéngigen
Anteile sind von der Drehzahl n und der kinematischen Viskositdt des Schmier-
stoffes v abhdngig. Aulerdem wird der mittlere Lagerdurchmesser d,,, = (D + d) 2
aus Lagerauflendurchmesser D und —innendurchmesser d verrechnet. Zur Bertick-
sichtigung der Lagerbauart und der Art der Schmierung wird ein drehzahlspezi-
fischer Lagerbeiwert fy eingefithrt. Da die Berechnung rein empirisch basiert ist,
erschlieffen sich die Einheiten durch die Formel nicht. Wéhrend die Drehzahl n
in [min~—!] anzugeben ist, wird ein Ergebnis in [N mm] erzielt, indem der mittlere
Durchmesser in [mm] und die kinematische Viskositit in [mm?s™!] angegeben
werden.

Migu = fo dw’ (yn)% 1077 (4.22)

Da laut [132] unterhalb eines Grenzwerts von vn = 2000 das Reibmoment
geringe Anderungen aufweist, wird in diesem Bereich in der Literatur [60], [6] auf
eine statische Berechnung des lastunabhéngigen Reibmoments umgeschaltet:

Mg, = 160fy d,,” (4.23)

Der lastabhéngige Anteil wird in Abhéangigkeit der wirkenden Last F' bestimmt.

MLR,a - ledm (424)

Fir die Nadellager der Gelenkwelle werden dazu noch zwei weitere Anteile ad-
diert. Der erste davon berticksichtigt das Reibmoment, das durch den axialen
Kontakt der Reibelemente mit einem Anlaufring entsteht. Die Beschreibung ba-
siert auf einem Ansatz von [96] und mit Stribeck-Anteil [169], siche Abschnitt 3.2,
und lautet
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o

- (4.25)

v

Vs

MLR,am = Fam (;uG (;uH - ,uG)) e

Der Stribeck-Anteil berticksichtigt das Anlaufverhalten der Nadellager beim
Geschwindigkeitsnulldurchgang. Die auf die Nadelelemente wirkende Axialkraft
F,, wird dabei mit dem auf den Anlaufring bezogenen mittleren Durchmesser
dy.az €rrechnet. Der zweite ergénzende Anteil beschreibt die Reibung, die in den
Dichtflichen der Lagerbuchsen auftritt. Der Ansatz nach [70] beschreibt den Zu-
sammenhang auf Basis einer Dichtungsreibungszahl fp, der wirkenden Fliachen-
pressung p,,, der Dichtfliche Ap und dem zugehorigen mittleren Durchmesser
dm7DI

Mprp = 0.5fppmApdm,p (4.26)

Obwohl diese empirische Beschreibung der Wélzlagerreibung in Abhéngigkeit
von Lagerbeiwerten etwas unsauber anmutet, wird sie so hdufig verwendet, dass
eine gute Datenbasis besteht und spezifische Beiwerte fiir die Lagerbauformen von
den Lagerherstellern direkt abgerufen werden konnen. Da die Modellierungsgenau-
igkeit fiir den Fokus der vorliegenden Arbeit ausreicht und die Parametrierbarkeit
wie erwahnt einfach ist, wird die Formulierung von [132] mit den beschriebenen
Erweiterungen fiir die Beschreibung der Nadellagerreibung genutzt. Das aus den
erlauterten Anteilen addierte Reibmoment wird zuletzt noch mit einer Hyper-
belfunktion verrechnet, um der Wirkrichtung entgegen der Kippgeschwindigkeit
wg zu entsprechen und einen numerisch stabilen Ubergang zu schaffen. Mit dem
dimensionsbehafteten Faktor b kann die Form und damit der Ubergang der Hy-
perbelfunktion gesteuert werden.

MLR = (MLR,O —+ MLR,a:v + MLR,D) tanh (wa) (427)

Eine weitere Modellvertiefung wird durch die Einbringung eines Reibmodells
im Schiebestiick der Gelenkwelle erreicht. In der vorliegenden Modellstufe wird
dazu ein statisches Reibmodell in Form eines Coulomb-Modells (siche Kap. 3.2)
eingesetzt. Das Coulomb-Modell weist beim Nulldurchgang der Relativgeschwin-
digkeit v, zwischen Welle und Nabe des Schiebestiicks eine Unstetigkeit auf.
Deshalb wird im Modell eine Regularisierung mit der Hyperbelfunktion mit dem
dimensionsbehafteten Formfaktor a umgesetzt, um numerische Probleme durch
sprunghafte Wertanderungen zu vermeiden:

Mgs

Fr =g tanh (av,e;) (4.28)

Tw

108



KAPITEL 4. MODELLIERUNG

Die Normalkraft fiir die Berechnung der Reibkraft wird aus dem Torsionsmo-
ment in der Gelenkwelle am Schiebestiick Mgg erzeugt. Dazu wird das Moment
iiber den Wirkradius ry, auf eine Normalkraft umgerechnet.

Stufe 4

In Stufe vier wird das Reibmodell fiir das Schiebestiick auf eine dynamische For-
mulierung erweitert. Dazu wird das LuGre-Modell (siehe Gl. 3.26) verwendet.
In einem weiteren Schritt wird eine flexible Formulierung fiir die Gelenkwellen-
rohre implementiert. Diese werden mit Hilfe einer geringen Anzahl (meist acht)
Balkenelementen modelliert, um die ersten beiden Biegemoden und den ersten
Torsionsmode der Wellen abzubilden (siche Tab. 4.6 fiinfte Abbildung).

Stufe 5

Fir die ausgeprégteste Detaillierungsstufe des Gelenkwellenmodells werden die
Rohre der Gelenkwelle als FE-Modell eingebunden (siehe Tab. 4.6 sechste Abbil-
dung). Damit konnen vor allem auch Moden in radialer Richtung der Rohre, die
breathing modes, und Biege-Torsions-Koppelmoden (flexure modes), abgebildet
werden, die fur die Ausbreitung von Schall relevant sind (siehe Kap. 2.1).

4.2.5. Achse

In der Antriebsachse wird die Antriebsleistung des Fahrzeugs von der Gelenk-
welle an die Rader weitergeleitet. Dazu sind einerseits eine Umlenkung um 90°
und andererseits eine Aufspaltung des Triebstrangs in zwei Strange notig. Beim
NFZ ist dabei im Achsgetriebe iiblicherweise noch eine zusitzliche Ubersetzung
ins Langsame vorhanden. Die in der Strangfolge spitere Ubersetzung bedeutet
geringere Momente in den vorangehenden Bauteilen, die deshalb kleiner dimen-
sioniert werden konnen. In speziellen Féllen wird eine zusétzliche Ubersetzung
direkt am Rad durch einen Planetensatz vorgenommen, um in der Achsmitte
durch Verkleinerung des Tellerrades Platz zu sparen. Allerdings erhoht dies die
ungefederten Massen, was fahrdynamisch nachteilig ist. Diese Achsen werden als
AuBlenplanetenachsen bezeichnet und vornehmlich bei groflen Anforderungen an
die Bodenfreiheit und geringeren durchschnittlichen Fahrgeschwindigkeiten wie
z.B. bei Baustellenfahrzeugen verwendet.

Eine weitere Anforderung an das Hinterachsgetriebe ist die Verteilung von
Drehmoment und Drehzahl an die beiden Réder. Dabei ist es erforderlich, ei-
ne ungleiche Verteilung der Antriebsleistung zu ermoglichen. Dies ist z. B. in der
Kurvenfahrt nétig, wo das aulere Rad einen weiteren Weg zurticklegen muss als
das innere, und sich deshalb mit hoherer Drehzahl bewegt. Die Umsetzung ge-
schieht tiber ein Ausgleichsgetriebe (Differenzial) im Achsgetriebe. Fiir den Fall,
dass ein Rad kein Drehmoment iibertragen kann, weil es beispielsweise keinen
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Fahrbahnkontakt hat, wird eine Sperre des Ausgleichs eingesetzt. Der skizzierte
Aufbau eines Achsgetriebes mit Differenzial ist in Abb. 4.16 a) zu finden.

Die Antriebsleistung wird vom Antriebsrad (1), welches mit der Gelenkwel-
le verbunden ist, auf das Tellerrad (2) iibertragen. Das Tellerrad ist fest mit
dem Differenzialgehduse (3) verbunden. Darin gelagert befinden sich zwei Aus-
gleichskegelrdder (4), die mit den beiden Achswellenkegelriadern (5) verzahnen.
Die rechte (6) und linke (7) Achswelle iibertragen die Antriebsleistung anteilig
auf die beiden Réder. Um eine Sperre des Differenzials zu erreichen, werden die
beiden Steckwellen mit Hilfe einer Klauenkupplung iiber Tellerrad und Gehéuse
starr miteinander verbunden.

Der Kegelradantrieb ist meist als Hypoidantrieb ausgefiithrt. Eine Kombination
aus Teller- und Antriebskegelrad wird dann als Hypoidantrieb bezeichnet, wenn
ein Achsversatz besteht, wenn sich also die Rotationsachsen der beiden Zahnrader
nicht schneiden, siche Abb. 4.16 b). Durch diese Anordnung kann das meist spiral-
verzahnte Antriebsrad grofler und das Tellerrad kleiner ausgefithrt werden, was
hohere Lebensdauern, groBere Laufruhe und geringeren Bauraum zuldsst [114].
Die Beschreibung einer Hypoidverzahnung ist allerdings vergleichsweise kompli-
ziert. Dies liegt an der komplexen Geometrie, die sich durch die Verschiebung
der Antriebswelle aus der Mittenachse des Tellerrades heraus ergibt und des ent-
stehenden variablen Verzahnungssteifigkeitsverlaufs [135], [30], [94]. Da die Mo-
dellierung der Hypoidverzahnung in dieser Arbeit nicht mitberticksichtigt werden
konnte, konzentriert sich die Modellierung der Achse auf globale dynamische Ei-
genschaften und die kinematischen Einfliisse aus der Achsbewegung. Fir eine
Einbindung der Hypoidverzahnungsmodellierung in die Modellstruktur ist fiir zu-
kiinftige Erweiterungen die Orientierung an der Detaillierung im Schaltgetriebe
vorgesehen.

Die Aufhéngung der Triebachse(n) ist im Spektrum der unterschiedlichen NFZ-
Produkte sehr unterschiedlich moglich. Da die Modellierung primér fahrdyna-
misch relevant ist, liegen viele Modelle bereits vor. Ein Einfluss auf Triebstrang-
schwingungen ist durch die dynamischen Eigenschaften der Lagerung moglich.
Noch signifikanter hingegen beeinflusst die Kinematik der Einfederung die Win-
kelstellungen im Kardantrieb und die Auslenkung im Léngenausgleich. Im Fol-
genden wird deshalb priméar kurz auf die Kinematik einer exemplarischen Achse
eingegangen. Fiir die Modellierung der Feder- und Dampfungselemente sei auf
[179] verwiesen. Die Beispielachse ist in Abb. 4.17 dargestellt. Der Achskorper
(2) ist iber einen X- (Vierpunkt-) oder Dreiecks- (Dreipunkt-)lenker (1) oben
und zwei Langslenker (3) unten am Rahmen befestigt. Beide bewegen sich beim
Einfedern auf einer Kreisbahn. Der aus den Lenkerlingen und Anlenkpunkten
resultierende Einfederpfad des Achskorpers ist im allgemeinen eine nichtlineare
Funktion der Achshub- und Achswankbewegung.

Aus den relevanten Eigenschaften der Achsmodelle werden drei Detaillierungs-
stufen abgeleitet. Wie schon erwéhnt, ist eine zukiinftige Erweiterung der Verzah-
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a)

Abbildung 4.16.: a) Funktionsweise eines Hinterachsdifferenzials [114]: (1) An-
triebsrad, (2) Tellerrad, (3) Differenzialgehéuse, (4) Ausgleichs-
kegelriader, (6)+(7) Achswellen und b) Unterschied zwischen ei-
nem Hypoidantrieb (oben) und einem reguldren Kegelradantrieb
(unten) [114]

Einfedern

©)
Ausfedern
® /

Abbildung 4.17.: Skizze der Achskinematik bei der Einfederung; 1: X- oder Drei-
punktlenker, 2: Achskorper, 3: Langslenker

Fahrt-
richtung

nungsmodellierung des Achsgetriebes moglich. Ahnlich wie beim Verteilergetriebe
ergibt sich der notige Detaillierungsgrad dann aus den Mindestanforderungen der
Verzahnungsmodellierung (siche Ubersetzung Kap. 4.2.3) und der Achsmodellie-
rung. Die Ubersicht der zugehérigen Abbildungen ist in Tab. 4.8 zu finden.
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Tabelle 4.8.: Detaillierungsstufen der Modelle fiir die Achse

Stufe 0 Stufe 1 Stufe 2

Ia ka c, iA
symmetrisch ‘ '
lineares Modell nlc}{hﬁhneareg .
(Geradeausfahrt) Starrkorpermode
Stufe 0

In der Basisstufe wird keine Spaltung des Antriebsstrangs in zwei Teilstrange
unternommen. Die beiden linear approximierten Steifigkeiten und Materialddmp-
fungen der Achswellen werden als Parallelschaltung zusammengefasst. Aufler der
vergleichsméflig niedrigen Steifigkeit der Achswellen werden auch die Steifigkeiten
im Achsgetriebe in die Gesamtsteifigkeit eingerechnet. Die Ubersetzung des Achs-
getriebes wird wie schon beim Schaltgetriebe als Faktor ¢4 fiir die nachfolgenden
Komponenten definiert. Die Ubersetzung aus dem Schaltgetriebe wird ebenfalls
mit allen Komponenten verrechnet. Achskinematik und Lagerung der Achse wer-
den in dieser Stufe vernachléssigt. Die Darstellung der Stufe ist in der ersten
Abbildung in Tab. 4.8 zu finden.

Stufe 1

Stufe eins beinhaltet eine Modellierung von Antriebsrad, Tellerrad, Differenzialge-
hause mit Ausgleichsradern, Achswellenrddern und Achswellen als Einzelkorper.
Die Korper sind durch die Ubersetzung des Achsgetriebes sowie die linearisierten
Steifigkeiten und Dampfungen von Achswellen und Verzahnung verbunden. Die
Korper des Achsgetriebes sind im Achskorper gelagert. Die Kinematik wird durch
die Lenker im Modell abgebildet. Die Kraftgesetze von Federung und Dampfung
sowie der Elastomerbuchsen der Lenker werden mit Hilfe von Kennlinien abgebil-
det (siehe Tab. 4.8 zweite Abbildung). Das Achsmodell ist einer Anwendung fur
die Echtzeit-Fahrdynamiksimulation entlichen und kann genauer in [14] nachge-
lesen werden.
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Stufe 2

Die letzte Erweiterung, die fir das Modell der Achskomponente vorgenommen
wird, betrifft die Lagerung der Achse. Dabei werden nichtlineare Kraftgesetze fir
die Federung (meist Luftfederung) und Démpfer in Form physikalischer Model-
le implementiert (sieche Tab. 4.8 dritte Abbildung). Das Modell entspricht der
Beschreibung in [179]. Die Beschreibung des Differenzials entspricht der vorher-
gehenden Detaillierungsstufe, solange die Verzahnung nicht im Sinne der Uber-
setzungskomponente erweitert wird.

4.2.6. Rader

Unter der Komponente Rader ist das Rad mit Felge und Reifen zusammen gefasst.
Da die Modellierung und Simulation der Rader sehr komplex und aufwéndig ist
und sehr umfassende Studien und Modelle vorhanden sind, wurde in dieser Arbeit
auf zwei unterschiedliche kommerziell verfiighare Reifenmodelle zuriickgegriffen.
In diesem Kapitel sollen also nur kurz relevante Eigenschaften der Reifen auf das
Schwingungsverhalten im Triebstrang erlautert werden, fiir detailliertere Infor-
mationen wird auf die Literatur verwiesen.

Das eigentliche Rad eines Fahrzeugs besteht aus einer Radscheibe oder -schiissel
und der Felge, die den Reifen aufnimmt. Die Radscheibe ist mit der Achsnabe ver-
bunden. Wahrend das Rad tiblicherweise aus Stahl oder einem Leichtmetall gefer-
tigt ist, ist der Aufbau des Reifens komplexer. Die innen mit einer Gummischicht
abgedichtete Karkasse des Reifens besteht aus einer oder mehreren Schichten
Stahlkord und miindet zur Felge hin in einer mit einem Kern verstarkten Wulst,
die die Abdichtung zur Felge sicherstellt. In der dufleren Gummischicht befin-
det sich zwischen Karkasse und Lauffliche zudem der Girtel, der ebenfalls aus
Stahlkordschichten besteht [114]. Die durch diesen Aufbau und der Luftfillung
des Reifens entstehenden dynamischen Eigenschaften in Umfangsrichtung sowie
orthogonal dazu sind nichtlinear und von zahlreichen Parametern abhiangig.

Die Ubertragung der Verformungs- und Reibkrifte von Fahrzeug zu Fahrbahn
findet in der Kontaktfliche, dem Latsch, statt. Generell muss der Reifen Verti-
kal-, Langs- und Querkréfte im Latsch iibertragen und tibernimmt dabei auch
die Wandlung der Rotations- in eine Translationsbewegung. Fiir die Analyse von
Drehschwingungen im Antriebsstrang haben Torsionsschwingungen des Reifens
selbst (zwischen Felge und Lauffliche) sowie Effekte aus der Ubertragung der
Léangskraft im Latsch den groBten Einfluss. Dies ist fiir das Schwingungsphdnomen
Ruckeln z.B. in [120] gezeigt.

Zum Langskraftverhalten gehoren einerseits die Widerstande, die am Rad wir-
ken, und andererseits der Kraftschluss des Reifens. Der relevanteste Widerstand
ist der Rollwiderstand Fg, der meist proportional zur Radlast F; angenommen
wird. Der Zusammenhang ist iiber einen Rollwiderstandsbeiwert fr wie folgt de-
finiert:
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Fp = frFy (4.29)

Weitere Widerstande sind weniger ausschlaggebend und konnen in [124] nach-
gelesen werden. Zur Beschreibung des Kraftschlusses in Umfangsrichtung wird
der Langsschlupf sy definiert, der die Langsgeschwindigkeit v; und die Drehge-
schwindigkeit w des Reifens mit dem dynamischen Rollradius rg,, in Relation
setzt. Es gibt zahlreiche Varianten in der Literatur, wie die Geschwindigkeiten
zur Schlupfbeschreibung ins Verhaltnis gesetzt werden, eine davon ist in GIl. 4.30
dargestellt.

sy = T UL (4.30)
vL
In dieser Definition wird das Rad fiir positiven Schlupf s; beschleunigt, ist
der Wert negativ, so wird gebremst. In Abhéngigkeit des Schlupfes kann fiir den
Reifen eine individuelle Langskraftcharakteristik beschrieben werden, ein Beispiel
ist in Abb. 4.18 dargestellt.

~ N ol
a) Ej _Lp b) C) C::56 3
= + N} —D
LR S e
z L5 g o SE
g ~ = = = 2
Bremsen/| Léngs- § <
schlupf s, & 5’
Schraglaufwinkel a Langskraft Fy,

Abbildung 4.18.: Typische Reifenkennlinien fiir einen repréasentativen Reifen a)
Skizze der Langskraftcharakteristik, b) Skizze der Querkraft-
charakteristik und ¢) Verhalten der Querkraft in Abhéngigkeit
von Léngskraft und Schréiglaufwinkel

Das Verhalten der Langskraft iiber dem Langsschlupf ist von vielen Parame-
tern abhéangig, darunter Fahrbahnbeschaffenheit, Reifendruck, Witterungs- und
Temperatureinfliisse, Vertikalkraft etc. Zudem besteht aber auch ein Zusammen-
hang mit der iibertragbaren Seiten- oder Querkraft des Reifens. Die Seitenkraft
ist in Abhéngigkeit vom Schréiglaufwinkel o und der Radlast Fz in Abb. 4.18
b) gezeigt. Der Schriaglaufwinkel bezeichnet den Winkel zwischen Léngsachse des
Reifens und dessen Bewegungsrichtung. Die Abhéngigkeit zwischen Quer- und
Langskraft ist in Abb. 4.18 ¢) dargestellt. Hier wird erkennbar, dass mit zuneh-
mender Seitenkraft die iibertragbare Langskraft abnimmt. Weitere Einfliisse auf
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die iibertragharen Kréafte und Momente sind bspw. Vorspur oder Sturz des Rei-
fens.

Bestehende Reifenmodelle konnen in die Kategorien mathematisch-empirisch
und physikalisch eingeteilt werden, dazwischen bestehen zahlreiche Mischformen.
Dabei werden die empirischen Modelle eher zur Simulation von Handling und
Fahrdynamikuntersuchungen genutzt, physikalische Modelle dienen vornehmlich
Struktur- und Schwingungsanalysen mit hoherfrequenten Einfliissen. Es existieren
unterschiedlichste Varianten, ein Uberblick iiber bekannte Modelle wird in [46]
vorgestellt. Im Folgenden wird ein Modell mit semi-physikalischem Hintergrund
(TMeasy) und ein weitestgehend physikalischer Ansatz (FTire) vorgestellt, die
zur Abstufung der Modelldetaillierung verwendet werden. Beide Modelle sind
kommerziell verfiigbar. Die darstellende Ubersicht iiber die Detaillierungsstufen
ist in Tab. 4.9 zu finden.

Tabelle 4.9.: Detaillierungsstufen der Modelle fiir die Réader

Stufe 0 Stufe 1 Stufe 2
TMeasy FTire
Ik c
ﬁ
lineare semi-physikalisches kompl(?xes
Déampfung “ Modell physikalisches
’ Modell
Stufe 0

Fir die Basiskonfiguration wird kein explizites Reifenmodell verwendet. Wie
schon bei den vorhergehenden Komponenten werden zur Zusammenfassung der
Eigenschaften linearisierte Steifigkeiten und Dampfungen definiert. Die Schlupf-
charakteristik wird stark vereinfacht und linearisiert im Dampfungsterm mitab-
gebildet. Auflerdem werden alle Koeffizienten mit den Ubersetzungsfaktoren von
Schaltgetriebe und Differenzial verrechnet. Die Darstellung des Modells ist in der
ersten Abbildung in Tab. 4.9 gezeigt.

Stufe 1

Als erste Modellvariante mit hoherer Komplexitat wurde das Reifenmodell
TMeasy V5 ausgewahlt, siehe Tab. 4.9 zweite Abbildung. Eine ausfiihrliche Do-
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4.2. TRIEBSTRANGKOMPONENTENMODELLE

kumentation des Modells ist in [148] zu finden, hier sollen nur kurz die fir die
Verwendung des Modells in der vorliegenden Arbeit relevanten Grundziige dar-
gestellt werden.

Das Modell repréasentiert die Kraftgesetze zwischen Reifen und Strafle, zur Ab-
bildung von Trégheiten und Masse des Reifens wird ein separater starrer Korper
erzeugt. Fiir die Formulierung der Kraftgesetze wird das Verhalten im quasista-
tischen und im dynamischen Zustand unterschieden. Die quasistatischen Langs-
und Querkrafte F, g0 und Fg g4 im Latsch werden mit Hilfe von Kennlinien iiber
Langs- und Querschlupf sz, s des Reifens bestimmt. Langs- und Querschlupf de-
finieren sich dabei nach GIl. 4.31, wobei die Vorzeichen im Modell abhangig von
der Koordinatensystemdefinition des Reifenmodells und in [148] erldutert sind.

— (vL — raynw) _ —Yo
S5Q
Tayn |w| + VN

S, =

(4.31)

- Tayn |w| + Un

In der Berechnung wird ein mathematisches Hilfsmittel verwendet, um auch
einen blockierenden Reifen (74, |w| = 0) darstellen zu kénnen. Dazu wird im
Nenner der Gl. 4.31 eine sehr kleine virtuelle Geschwindigkeit vy aufgebracht, die
fiir das stillstehende Rad im Nenner einen Wert ungleich null erzeugt. Die Kenn-
linien der Krafte miissen fiir zwei Radlasten vorgegeben werden, um im Modell
eine Abhangigkeit der Langs- und Querkrafte von der Radlast approximieren zu
konnen. Die Einzelkrafte werden iiber einem kombinierten Schlupfwert vektoriell
addiert, so wird die gegenseitige Abhangigkeit abgebildet. Details sind [148] zu
entnehmen.

Fir die dynamischen Kréfte wird ein Ansatz erster Ordnung verwendet. Exem-
plarisch fiir die Langsrichtung ist dies in Gl. 4.32 und 4.33 gezeigt. Die dynami-
schen Kréfte werden nach

OFL, (4.32)

FL,dyn ~ FL,stat + L.e-
GvL

approximiert. z . beschreibt dabei die Verformung des Reifens in Langsrich-
tung. Die quasistatische Kraft F7 g4 liegt wie bereits erwahnt in Form einer
Kennlinie in Abhéngigkeit des Léangsschlupfes vor. Die dynamische Langskraft
wiederum wird mit Hilfe der Steifigkeits- und Dampfungskoeffizienten ¢y und d,
im Latsch beschrieben.

Frayn = crope +dripe (4.33)

Die Ansétze aus Gl. 4.32 und 4.33 ergeben eine Differentialgleichung erster
Ordnung zur Beschreibung der Reifendynamik (siehe [148]).
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Da das Modell das Kraftgesetz zwischen einem starren Radkorper und der Fahr-
bahn darstellt, konnen keine expliziten Giirtelschwingungen dargestellt werden.
Eine Steifigkeit in Umfangsrichtung im Latsch ist aber vorhanden.

Stufe 2

In Erweiterung der Detaillierung wird in Stufe zwei das kommerziell verfiigbare
Reifenmodell FTire gewéhlt (siehe Tab. 4.9 dritte Abbildung). Der grundsétzli-
che Aufbau des Modells basiert auf einer Approximation des Reifengiirtels durch
einen flexiblen Ring. Der Ring ist aus einzelnen Giirtelelementen aufgebaut, die
durch Steifigkeits- und Dampfungselemente miteinander verbunden sind. Damit
sind Masse, Tragheitsmomente und Steifigkeit des Reifens anteilig schon enthal-
ten. Zur Darstellung der Eigenschaften von Felge und der der Felge zugeordneten
Anteile des Reifens wird ein separater Korper definiert. Der Radkorper und die
Ringelemente sind wiederum tiber Steifigkeits- und Dampfungselemente mitein-
ander verbunden. Die Definition des Reifenmodells auf Basis separater Elemente
fiir den Giirtel ermoglicht es, Giirtelschwingungen des Reifens selbst abzubilden.
Jedes Girtelelement interagiert iiber mehrere masselose Laufflachenblocke mit
der Fahrbahn. Dabei passen sich die Blocke an die Topologie des Untergrunds
an und koénnen so durch Fahrbahnunebenheiten erzeugte Krafte abbilden. Aufler-
dem werden Tangentialkrafte auf Basis der Relativgeschwindigkeit zur Fahrbahn
erzeugt.

Zusétzlich zum mechanischen Aufbau enthélt das Modell noch weitere Teil-
modelle zur Abbildung von thermischen Effekten, Verschleifl, Vibrationen des
Luftvolumens und flexiblen Felgendefinitionen. Da diese Aspekte nicht unmittel-
bar relevant fiir die Simulation von Antriebsstrangschwingungen sind, wird nicht
weiter auf sie eingegangen, genaueres kann in [65] nachgelesen werden.

Die fiir das Modell notwendigen Parameter sind groftenteils physikalisch und
nicht immer einfach zu bestimmen. Die Parametrierung findet anhand von Mes-
sungen iiber spezifische FTire-Datensitze statt.

4.3. Modelle der Testumgebungen

In welches Umgebungsmodell das Triebstrangmodell integriert wird, ist stark vom
Schwingungsphanomen abhéngig, das simuliert werden soll. Fiir globale Phano-
mene, die moglicherweise durch weitere Fahrzeugeigenschaften beeinflusst wer-
den, wird ein Gesamtfahrzeugmodell verwendet. Lokale Phinomene, die eine ho-
he Auflosung in der betreffenden Triebstrangkomponente bendtigen, konnen oft
mit reduzierter Umgebung in einem virtuellen Komponentenpriifstand simuliert
werden.
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4.3.1. Komponentenpriifstand

Fiir die Simulation im Komponentenpriifstand bieten sich Probleme an, die stark
lokal konzentriert sind. Ein Beispiel dazu ist selbsterregtes Kupplungsrupfen. In
Bezug auf den Gesamttriebstrang ist dazu der erste globale Eigenmode relevant,
entsprechend die globalen Steifigkeits-, Dampfungs- und Tragheitseigenschaften.
Im Kupplungspriifstand wird deshalb ein komplexes Kupplungsmodell eingebaut,
die nachfolgenden Komponenten werden in ihren dynamischen Komponenten zu-
sammengefasst, also mit Detaillierungsstufe null. Der Prifstand iibernimmt die
Lagerung der Komponente. Fiir die Fahrwiderstande wird ein Widerstandsmo-
ment aufgebracht, siche Abb. 4.19. Die Fahrwiderstande Fyy setzen sich aus Be-
schleunigungswiderstand Fg, Rollwiderstand Fg, Luftwiderstand Fp, und Stei-
gungswiderstand Fg; zusammen. Die Beschleunigungswiderstande werden iiber
die in eine Tragheit /r,, umgerechnete Masse des Fahrzeugs mp., implementiert.

[Fzg = szgrgyn (434)

Wie die iibrigen Trigheiten wird diese Ersatztragheit mit den wirkenden Uber-
setzungen 7, von Achs- und Schaltgetriebe verrechnet. Die verbleibenden Wi-
derstande werden iiber den dynamischen Reifenradius 74y, als Moment bestimmt
und aufgebracht.

MW = TdynFW = Tdyn (FR —+ FLu —+ FSt) (435)
Fr = frFN = frEgcosast (4.36)
vpel?
FLu = ALuCWpLuT (437)
1
Fg = Fesinagilp,y = ,—ngesrdynZ (4.38)

ges

Rollwiderstand und Steigungswiderstand berechnen sich dabei aus dem Roll-
widerstandsbeiwert fr und der Normalkraft Fl, beziehungsweise Gewichtskraft
des Referenzfahrzeugs Fz und dem Steigungswinkel der Fahrbahn ayg;. Fiir den
Luftwiderstand werden die Angriffsflache Aj,, der Luftwiderstandsbeiwert cyy,
die Luftdichte pr, und die Relativgeschwindigkeit zwischen Fahrzeug und Luft-
stromung v, verrechnet [124].

Alternativ zu einer Nutzung dieses Modells als vereinfachtes Gesamtfahrzeug-
modell konnen die virtuellen Priifstdnde auch an reale Messpriifstandsaufbau-
ten angepasst werden. Die dynamischen Eigenschaften der Fahrzeugkomponenten
missen dazu an die Prifstandsgegebenheiten angepasst werden.
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Abbildung 4.19.: Virtueller Kupplungsprifstand

4.3.2. Rahmenpriifstand

Dieser Modellaufbau dient der generellen Beriicksichtigung des gesamten
Triebstrangverhaltens, also eine Modellierung der Komponenten mit einer Detail-
lierungsstufe grofler als null. Das Rahmenmodell beinhaltet dabei Torsions- und
Biegesteifigkeiten sowie Ersatzsteifigkeiten fiir die Aufhdngungskomponenten an
der Vorderachse. Das Rahmenmodell ist ein massebehaftetes linear elastisches
Modell, das durch Reduzierung aus einem FE-Modell erzeugt wurde [111], [23].
Damit kénnen in der MKS Eigenmoden und Zusatzmoden ausgewihlt werden,
die die relevanten elastischen Deformationen des Rahmens abbilden. Ublicher-
weise sind zur Simulation von Triebstrangschwingungen primér erster und evtl.
zweiter Torsionsmode sowie situationsabhéingig Biegemoden relevant. Fiir spe-
zifische Anwendungen kann die Auswahl der Moden reduziert oder erweitert
werden. Ein Beispiel eines Modells im Rahmenpriifstand ist in Abb. 4.20 in
der Draufsicht gezeigt. Die Verbindungspunkte zum Rahmen sind wie in den
Triebstrangkomponenten erlautert zum einen die Motorlager, zum anderen die
Hinterachslagerung.

Da es kein Fahrbahnmodell gibt, werden Fahrwiderstande direkt als Moment
auf die Radnaben aufgebracht. Damit sind Reifenmodelle als einzige Komponen-
te mit Detaillierungsstufe grofler als null obsolet fiir die Verwendung mit dem
Rahmenpriifstand. Die Berechnung der Widerstédnde erfolgt den Komponenten-
priifstinden dquivalent, siehe Gln. 4.34 bis 4.38.

4.3.3. Vollifahrzeug und Rolle

Die Basis des Vollfahrzeugmodells entstammt einer Entwicklung zur Analyse von
Fahrdynamiksimulationen [179]. Das vorgestellte Beispielmodell bildet eine Sat-
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Abbildung 4.20.: Modell des Fahrzeugrahmens mit perspektivisch verzerrten Ra-
dern

telzugmaschine mit einfachem Hinterachsantrieb ab. Die zentrale Komponente im
Modell ist der Rahmen. Wie im Rahmenpriifstand ist der Triebstrang durch die
Motor- und die Hinterachslagerung mit dem Rahmen verbunden. Teil des Voll-
fahrzeugmodells ist zusatzlich die Vorderachse mit den Vorderrddern. Ebenso ist
das Fahrerhaus tiber seine Lagerung mit dem Rahmen verbunden. Als separate
Komponente ist die Lenkung abgebildet, die ihrerseits in Verbindung mit dem
Fahrerhaus einerseits und der Vorderachse andererseits steht. Die letzte Kompo-
nente beinhaltet die Beladung des Fahrzeugs.

Das Gesamtfahrzeugmodell mit Antriebsstrang steht auf einem abstrahierten
Rollenpriifstand. Als Basis fiir das Modell wurde ein realer Priifstand verwendet,
der zur Erzeugung von Validierungsmessungen genutzt wurde. Das Priifstandsmo-
dell besteht aus einer Platte, die zur Aufnahme der Vertikalkrafte der Vorderach-
se und zur Fesselung des Fahrzeugs genutzt wird, und der Walze. Wie im realen
Rollenpriifstand werden die Vortriebskréfte, die durch die Interaktion zwischen
Reifen und Walze erzeugt werden, durch Fesselungen in der Prifstandsumgebung
aufgenommen. Im Modell geschieht dies iiber lineare Feder-Dampfer-Elemente.
Die Walze beinhaltet die Trégheitseigenschaften der Referenzwalze. Die Wider-
standsmomente, die im realen Priiflauf an der Walze durch einen Elektromotor
aufgebracht werden, werden im Modell direkt als Moment generiert. In Abb. 4.21
ist der Aufbau des Vollfahrzeugmodells mit Triebstrangsmodell und Rollenmodell
dargestellt.

120



KAPITEL 4. MODELLIERUNG

Fahrerhaus
/i ¥ Beladung

Lenkung 4

Trieb-
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Vorder-
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Abbildung 4.21.: Vollfahrzeugmodell mit Rollenpriifstand

4.4. Integration in das MAN-Simulations
Framework

Die Simulation von Antriebsstrangphdnomenen ist im Nutzfahrzeugsektor ganz
besonders durch die hohe Anzahl unterschiedlicher Fahrzeugvarianten gepragt.
Die Untersuchung realer Prototypen auf komplexe Schwingungsphanomene hin ist
aus Kostengriinden nur stichprobenartig moglich. In Folge dessen treten bestimm-
te Phanomene z.T. erst beim Kunden in Erscheinung, die zu einem schlechteren
Image oder zu Ausfillen fithren kénnen. Im einzelnen Fall kann die Simulati-
on zunéchst nur in geringem Mafe beitragen — der Aufbau eines neuen Modells
inkl. Datenaquise ist ebenfalls zeit- und kostenaufwendig. Steigender Nutzen kann
aus der Wiederverwendung von Modellen oder Modellbausteinen gezogen wer-
den. Durch die Parametrierung der Modelle mit konsistenten Parameterlisten,
kann eine schnelle Austauschbarkeit erzielt werden. Modulare Modellbaukésten,
wie in Kap. 4.1 vorgestellt, erleichtern die Erzeugung grofler Variantensatze weit-
reichend. So kénnen Modellvarianten schnell erstellt werden und die Kosten fiir
die Modellbildung und Berechnung jeder weiteren Variante sinken erheblich. In
einem weiteren Schritt kann die Ausnutzung dieser Variantenerzeugung noch bes-
ser erschlossen werden. Dazu werden die Berechnungen tiber eine hohere Anzahl
von Varianten automatisiert abgewickelt. Dies kann zum einen fiir Berechnungen
an einem einzelnen spezifischen Fahrzeug durchgefiithrt werden, indem bestimmte
Parameter, z.B. die Geometrie betreffend, variiert werden. Die Berechnung dient
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dann der Optimierung dieses spezifischen Aufbaus (im Weiteren mit Optimierung
bezeichnet). Zum anderen kénnen aber auch unterschiedliche Fahrzeugvarianten
aus dem Portfolio auf bestimmte Schwingungsphanomene hin untersucht werden
(im Weiteren mit Variantenrechnung bezeichnet).

Die Umsetzung einer automatisierten Varianten- oder Optimierungsrechnung
fult auf einer Simulationsumgebung, die bei MAN Truck & Bus entwickelt wurde,
dem MAN-Simulations Framework [111], [57]. In dieser Struktur werden komplexe
Simulationsmethoden tiber anwenderfreundliche Oberflachen abstrahiert zur Ver-
fiigung gestellt. Dadurch wird der Zugriff auf unterschiedlichste Expertenwerk-
zeuge moglich, ohne die Expertise zur Bedienung der zugrundeliegenden Software
besitzen zu miissen.

Der Aufbau der Automatisierung von Triebstranganalysen ist in Abb. 4.22 ge-
zeigt. Als Benutzerschnittstelle (GUI — Graphical User Interface) wird eine Ober-
fliche verwendet, die zur einfachen Zusammenstellung der Simulationsmodelle,
deren Bedatung und der Spezifikation der Simulationsziele dient. Damit werden
zunédchst die Art der Berechnung (Optimierung oder Variantenrechnung) und
die Fahrzeugvariante(n) spezifiziert. Die Parametrisierung wird soweit moglich
iiber vorhandene Komponentendatensétze realisiert, das langerfristige Ziel stellt
die vollstandig datenbankgestiitzte Bedatung dar. Der Fokus der Analyse wird
beziiglich eines Schwingungsphdnomens gesetzt, dadurch werden die Modellde-
taillierungsstufen festgelegt. Alternativ konnen die Detaillierungsstufen manuell
vorgegeben werden. Nach der vollstandigen Definition der Berechnung wird ein
Berechnungsauftrag iiber das Netzwerk an einen Berechnungsserver versendet und
dort bearbeitet. Da Variationsrechnungen mit einem hohen Rechenaufwand ein-
hergehen konnen, konnen mit Hilfe dieser Technik aufwendige Rechenoperationen
abgearbeitet werden ohne das lokale System dabei zu belasten. Die Ergebnisda-
ten konnen zur Evaluierung in einer Ergebnisdatenbank abgelegt werden. Ne-
ben den Rohdaten kénnen definierte aufbereitete Ergebnisse gespeichert und zu
vereinfachten Schwingungsphdnomen-spezifischen Auswertungen und Bewertung
herangezogen werden.

In einigen Punkten bietet die Automatisierung der Berechnungen noch Her-
ausforderungen, die zur vollstindigen Umsetzung gelost werden miissen. Ein si-
gnifikanter Punkt ist die Parametrisierung von Modellen. Die Parameter, die zur
Bedatung der Triebstrangmodelle notig sind, sind sehr spezifisch. Obwohl zahl-
reiche Datenbanken vorhanden sind, die die unterschiedlichen Fahrzeugvarianten
betreffen, sind die vorhandenen Parameter meist nicht kongruent mit den Anfor-
derungen, die die Simulation von Triebstrangschwingungen erfordern. Der Aufbau
und die Pflege einer Datenbank, die diesen Anforderungen in allen Punkten ge-
recht werden kann, ist langwierig und aufwendig. Wahrend ein gradueller Prozess
zur Zusammenstellung einer solchen Datenbank stattfindet, muss zum Teil eine
manuelle Parametrierung hinzugezogen werden.

Ein weiterer Punkt ist die Aufbereitung der Ergebnisse. Um die Auswirkungen
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eines Schwingungsproblems bewerten zu konnen, muss eine messbare Einordnung
fiir individuelle Ergebnisgrofien vorhanden sein. Es sind Mafistabe zur konkreten
Bewertung der Einfliisse von Schwingungsgrofien notig, um z.B. beantworten zu
konnen, was sich schadigend auswirkt oder welche Schwingungen zu laut sind,
bzw. wann eine Vibration unangenehm ist etc. Teils konnen dazu Anhaltspunkte
aus der Literatur verwendet werden, oftmals sind aber so viele Abhédngigkeiten
vorhanden, dass allgemeine Bewertungen nicht ausreichen. Auch der Vorgang zur
ErschlieBung subjektiver Maflstabe ist ein iterativer Prozess, der in Zusammen-
arbeit mit unterschiedlichen Fachabteilungen angegangen werden kann. Das Pro-
blem der Bewertung ist nicht explizit fiir die Automatisierung von Simulationen
vorhanden, sondern steht am Ende jeder virtuellen Analyse. Dennoch verschérft
sich die Problematik, wenn kein voller Zugriff auf ein Expertentool zur Verfiigung
steht und deshalb nur begrenzt Informationen verarbeitet werden kénnen. Bis zu
einem besseren Wissen um die Bewertungsmafistabe miissen diese verschiedenen
Fachabteilungen in engem Kontakt mit den Modellexperten zusammenarbeiten.
So gewonnene Ergebnisse konnen dann direkt in eine Erweiterung der Auswer-
tungsroutinen einflieffen.

—||L_Jcur

=13

= Ergebnis- /
[ Parameterdatenbank
Aufbereitete
Simulationsergebnisse var Ont
N Kl1 2 3 ..
1
2
3 /\/
Modell- und
i Analysedefinition
== ‘
=== % E@?
¢
C
Berechnung auf externen Fertiger Parametrierte Modellvarianten,
Berechnungsservern Berechnungsauftrag festgelegter Detaillierungsgrad

Abbildung 4.22.: Schema der Automatisierung fiir Triebstranganalysen im Rah-
men des MAN-Simulations Frameworks
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5. Bedatung und
Parameteridentifikation

Die Bedatung von Simulationsmodellen ist ein Aufgabenbereich, welchem oft nicht
genug Sorgfalt und Gewicht beigemessen wird. Wahrend durch die Modellierung
selbst das Modell augenscheinlich abgeschlossen ist, sind Simulationsergebnisse
ohne reflektierte und akkurate Bedatung nicht mit der Realitéit vergleichbar. Die
Vergleichbarkeit eines Modells zu seinem realen Vorbild ist nur durch die Parame-
trierung herstellbar. Dabei ist es ebenfalls wichtig, die moglichen Abweichungen
oder Fehlertoleranzen der Parameter zu kennen und ggf. zu berticksichtigen. Hier
geht es zum einen um Fertigungstoleranzen, die sich oft innerhalb eines vorgege-
benen Bandes bewegen miissen und deshalb bekannt sind. Zum anderen treten
in der Realitat aber auch Parameterabweichungen auf, die bspw. durch Materi-
alalterung entstanden sind. Solche Toleranzen koénnen meist nicht gut bestimmt
werden. In der Auswertung der Simulationsergebnisse miissen solche Unsicherhei-
ten jedoch mitberticksichtigt werden. Dies kann dazu fithren, dass Simulationser-
gebnisse im konkreten Fall nur im Relativvergleich verwendet werden konnen und
keine absoluten Aussagen getroffen werden konnen.

Das Antriebsstrangmodell muss mit unterschiedlichen Daten bedient werden.
Im Sinne des Aufbaus eines MKS-Modells kénnen die erforderlichen Parameter
in solche, die die starren oder z.T. auch flexiblen Koérper der Modelle betreffen,
und solche, die die Verbindungselemente betreffen, differenziert werden. Die die
Korper betreffenden Parameter sind z.B.

e Geometriedaten

e Massen und Trégheitseigenschaften
e Materialinformationen (Dichte, E-Modul etc.)
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Die Daten, die die Verbindungselemente betreffen, sind nicht notwendigerweise
physikalisch nachvollziehbar, da sie von der Modellierung der Kraftgesetze ab-
hangen. Zu den Parametern, die fiir die Verbindungselemente benotigt werden,
gehoren:

e Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften (linear, nichtlinear, dynamisch)
e Reibungsparameter (Koeffizienten, Grenzgeschwindigkeiten etc.)
e Empirische Parameter (Formfaktoren, Grenzwerte etc.)

Zur Beschaffung der Daten bieten sich drei primére Quellen an: Daten aus
Herstellerangaben, errechnete Daten und Daten, die durch Messungen gewonnen
werden. Die erste Kategorie ist letztendlich auf die zweite und dritte zurtickzufiih-
ren. Sie wird hier aber einzeln vorgestellt, da sie im Sinne hoher Variantenzahlen
grofle Relevanz fiir eine Machbarkeit und Rentabilitat der Simulation besitzt. Die
Daten, die in Datenblattern eines Bauteilherstellers angegeben sind, werden als
bereits vorhandene Daten behandelt. Dadurch muss fiir diese Werte lediglich ei-
ne Abschatzung ihrer Toleranzen und Qualitéit stattfinden. Jeder Parameter, der
durch spezielle Berechnung oder Messung erzeugt werden muss, wirkt sich negativ
auf die Zeit- und Kostenbilanz der Simulation aus. Das Ziel fiir die vorgestellten
Modelle ist es deshalb, so viele vorhandene Daten wie moglich zu nutzen und nur
in wenigen Féllen auf moglichst repréasentative und extrapolierbare Berechnungs-
und Messdaten zuriickzugreifen.

5.1. Herstellerangaben

In der heutigen Automobilindustrie wird haufig ein grofier Teil der Komponenten
nicht vom Fahrzeughersteller selbst produziert, sondern von unterschiedlichen Zu-
lieferern eingekauft. Dementsprechend sind die Herstellerangaben teils nicht nur
durch die im Herstellungsprozess relevanten und damit bekannten Groéflen einge-
schriankt, sondern auch dadurch, dass der Zulieferer evtl. nicht alle Informationen
preisgibt. Im Allgemeinen sind die montagerelevanten Parameter vorhanden, da-
zugehoren z.B. Einbau- und Bauraummafle. Funktionsrelevante Gréfen, die sich
entweder auf den gesamten Triebstrang oder einzelne andere Komponenten aus-
wirken, sind meist ebenfalls bekannt. Dabei handelt es sich bspw. um Getrie-
beiibersetzungen oder Eigenschaften dynamischer Komponenten, wie das Steifig-
keitsverhalten eines Torsionsdampfers oder die Kraftkennlinie des Ausriicklagers
in der Kupplung. Allerdings werden nicht notwendigerweise einzelne physikalische
Parameter angegeben, sondern unter Umstanden das Verhalten mehrerer Kom-
ponenten zusammengefasst. In der Kupplung geschieht dies z.B. bei der Ausriick-
kraftkennlinie. Die wirkende Kraft ist auf die Einzelsteifigkeiten von Tellerfeder,
Belagsfederung, Kontakten und die Vorspannung in den Elementen zuriickzufiih-
ren. Fir die Bedatung muss mit Abwagung des Detaillierungsgrads entschieden
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werden, ob eine genauere Auflosung notwendig und der zusétzliche Parameter-
Beschaffungsaufwand gerechtfertigt ist.

Diese vorhandenen Parameter miissen, wie vorher schon erwédhnt, mit Blick
auf ihre Schwankungen verarbeitet werden. Fertigungstoleranzen sind dabei sehr
hilfreich, teils werden die Groflen aber mit so grofler Schwankung angegeben,
dass die Auswahl eines scharfen Wertes willkiirlich erscheint. Ein Beispiel dazu
ist der Reibungskoeffizient einer Kupplungsscheibe, dessen Herstellerangabe ei-
ne Abweichung von bis zu 50% erlaubt. Die zugrundeliegende Problematik liegt
in den zahlreichen Abhéngigkeiten dieser Grofle. Gleitgeschwindigkeit, Tempera-
tur, Feuchtigkeit, Vorgeschichte, Homogenitéit des Reibmaterials, daraus resultie-
rende Alterungseffekte etc. beeinflussen das Reibungsverhalten so weitreichend,
dass eine eindimensionale Darstellung des Parameters nur sehr vage moglich ist.
Wenn eine bessere Datenbeschaffung inkl. Abhédngigkeiten iiber eine Berechnung
oder Messung nicht oder noch nicht sinnvoll ist, kann mit Hilfe einer Sensiti-
vitdtsanalyse das Ausmafl des Einflusses einer abweichenden Parameterangabe
im Toleranzspektrum bestimmt werden. Wird ein grofler Einfluss in Bezug auf
relevante Ergebnisgrofien festgestellt, konnen diese fiir die weiteren Untersuchun-
gen nur im Relativvergleich genutzt werden. Absolute Angaben erfordern einen
Hinweis auf die Genauigkeit des Ergebnisses, bspw. auf Basis der Sensitivitats-
analyse. Eine interessante Erweiterung der Sensitivitdtsanalyse ist die Berech-
nung mit Hilfe sogenannter Fuzzy-Parameter. Wéhrend die Sensitivitatsanalyse
eine Art der Variationsrechnung darstellt — der untersuchte Parameter wird in
gewlinschtem Mafe variiert, fiir jeden Einzelschritt wird eine Berechnung durch-
gefiihrt, die Ausgangsgrofien werden mit der Eingangsgrofie korreliert — wird fur
Fuzzy-Parameter nur ein Rechenlauf benétigt. Der Parameter wird dazu nicht als
scharfer Wert bestimmt, sondern als Menge, die durch einen Zugehorigkeitsgrad
zum Parameter bewertet wird. Durch die Fuzzy-Arithmetik werden als Ergebnis-
se auch keine scharfen Werte, sondern Mengen mit Zugehorigkeitsgraden erzeugt
[207]. So konnten einzelne Parametersensitivitdten, aber vor allem auch Auswir-
kungen von kombinierten Abweichungen wie Alterungseinfliissen untersucht und
bewertet werden. Derartiges wird in der vorliegenden Arbeit nicht néher unter-
sucht, konnte aber eine gewinnbringende Erweiterung in der Zukunft darstellen.

5.2. Berechnete Daten

Aus den schon bekannten Daten, vor allem den geometrischen, konnen viele wei-
tere Daten durch Berechnung gewonnen oder zumindest abgeschétzt werden. Aus
Geometrie und Materialdaten eines Kérpers konnen unter Annahme von homogen
verteilten (oder falls inhomogen, dann bekannten) Materialeigenschaften Masse
und Tragheiten bestimmt werden. Die Massentriagheiten J; eines Kérpers i wer-
den in den jeweiligen korperfesten Koordinatensystemen ! K; ermittelt.
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I (ny + sz) dm — [, (Ixijyi) dm — /[, (Ixilzi dm
Ji= |- [, (tely;)dm [, (I:Ef + sz) dm — [, (Iyilzi dm (5.1)
— [ (zlz)dm — [, (Iy/zi) dm [, (Ixf + ny) dm

Die differentiellen Massenelemente dm werden aus der Dichte p und dem diffe-
rentiellen Volumen dV bestimmt:

dm = pdV (5.2)

Fiir geometrisch einfache Korper konnen die Groflen analytisch per Hand be-
stimmt werden, fiir komplexere Korper konnen sie auch — falls vorhanden — direkt
aus CAD-(Computer Aided Design-) Daten erzeugt werden.

Steifigkeitsparameter konnen ebenfalls aus der Geometrie und den Materialei-
genschaften berechnet werden. Auch diese konnen fir einfache Geometrien und
homogenes lineares Materialverhalten per Hand berechnet werden. Die Torsions-
steifigkeit fks um die Mittenachse R eines Rohres, wie bspw. bei der Gelenkwelle
im Einsatz, wird {iber ihr polares Flichentrigheitsmoment #.Jp , den Schubmodul
G und seine Lange [, sowie den &ufleren und inneren Durchmesser des Rohrs d,
bzw. d; bestimmt.

Bl = - ‘ (5.3)

Fiir komplexere Korper kann die Steifigkeit in einer FE-Umgebung bestimmt
werden. Als Beispiel dazu konnen Gehéusesteifigkeiten genannt werden. Ein Bau-
teil, fiir das auf diese Weise die Steifigkeit ermittelt wird, ist das Verteilergetrie-
begehduse. Um aussagekriftige Werte zu erhalten, ist es wichtig nicht nur das
Gehéuse selbst zu vernetzen, sondern auch die Einfliisse, die durch die inneren
Getriebebauteile und dulere Anbau- oder Befestigungsteile eingebracht werden,
zu beriicksichtigen. Am Beispiel des Verteilergetriebegehduses spielen hier Ver-
steifungen durch Lager und Getriebewellen innen, sowie die Schraubverbindung
zu den Befestigungsbiigeln auflen eine Rolle. Fiir die Berechnung von Gehéau-
setorsionssteifigkeiten miissen die Torsionsbelastungen wie im tatsdchlichen Ar-
beitseinsatz aufgebracht werden. Aus der Verdrehung und dem aufgebrachten
Moment kann eine Torsionssteifigkeit abgeleitet werden.

In Abhéngigkeit von Geometrie und Material weisen bestimmte Bauteile stark
nichtlineares Verhalten auf. Dies kann mit Hilfe der Datenerzeugung aus einer
FE-Rechnung durch die Generierung einer Kennlinie abgebildet werden. Unter
Berticksichtigung des jeweils vorliegenden Arbeitspunkts wird dabei mit variie-
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rendem Moment die Steifigkeit bestimmt. Liegt die Ursache der Nichtlinearitat
nicht in der Geometrie, sondern im Materialverhalten, sind meist aufwandige
Materialmodelle notig, um das Verhalten richtig abzubilden. Sind keine solchen
Modelle vorhanden, miissen die Parameter durch Messungen bestimmt werden.

5.3. Messungen zur Parametergewinnung

Sind die zugrundeliegenden Informationen, wie die genaue Geometriebeschreibung
oder das Materialverhalten, nicht vorhanden, ist auch die Berechnung der gesuch-
ten Parameter nicht moglich. Einige Parameter werden deshalb durch Messungen
erzeugt. Da dieses Vorgehen meist die aufwéndigste Variante zur Parameterbe-
stimmung ist, werden moglichst extrapolierbare Ergebnisse in den Messungen
angestrebt.

Ein Beispiel mit stark nichtlinearem Verhalten stellt das Elastomerzwischen-
lager der Gelenkwelle dar. Die Nichtlinearitdt des Verhaltens des Lagers ist so-
wohl auf seine geometrische Gestalt (siche Abb. 4.15 b)) zurtickzufiithren, als auch
auf die Eigenschaften des Elastomers. Da weder eine ausreichende Beschreibung
der Geometrie, noch ein genaues Materialmodell fiir eine Berechnung der Eigen-
schaften zur Verfiigung stehen, werden dynamische Messungen zur Erzeugung von
Steifigkeits- und Verlustdaten verwendet. Das Ziel der Messungen ist die Bedatung
des Elastomerlagermodells, das in Abb. 4.3 vorgestellt wurde. Durch die geome-
trische Form des Lagers sind seine dynamischen Eigenschaften richtungsabhéngig.
Die Messungen wurden deshalb in Axialrichtung sowie in drei verschiedene Radi-
alrichtungen durchgefithrt. Dabei folgt die Auslenkungsrichtung ,horizontal* der
Horizontalen in Bezug auf das Lager in Einbaulage. Entsprechendes gilt fiir die
yvertikale® Richtung. Die Bezeichnung ,,45°“ beschreibt die Auslenkung entlang
der Winkelhalbierenden der beiden Hauptrichtungen. Die Messrichtungen sind
in Abb. 5.1 dargestellt. In Vertikalrichtung wirkt bei eingebautem Lager antei-
lig die Masse der Gelenkwelle als Vorlast im Lager. Diese Gewichtskraft wird im
Priifstand durch Auslenkung um eine berechnete Vorlast beriicksichtigt.

d)

qulm“l“hu fiui

Abbildung 5.1.: Messaufbau am Hydraulikprifstand zur Bestimmung der Eigen-
schaften des Gelenkwellenzwischenlagers: a) Radial-horizontale
Auslenkung, b) radial-diagonale Auslenkung unter 45°, c¢) radial-
vertikale Auslenkung und d) axiale Auslenkung
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Der Messaufbau (Abb. 5.1) zeigt eine hydraulische Auslenkeinheit, die in einer
sehr steifen Vorrichtung gelagert ist. Zur Priifung des Lagers in alle erforderli-
chen Richtungen werden verschiedene Spannvorrichtungen zur Positionierung des
Lagers verwendet.

Der erforderliche Messbereich wurde aus dem Anwendungsprofil des Lagers
abgeleitet. Fiir das Messprogramm wurden ein quasistatischer und ein dynami-
scher Beanspruchungsprozess ausgewahlt. Der quasistatische Versuch gibt in der
Wegregelung ein Dreiecksprofil bei sehr geringer Geschwindigkeit und bei drei
unterschiedlichen Amplituden vor, siehe Tab. 5.1. Die Auslenkungsamplituden in
Axialrichtung sind funktionsbedingt geringer als in die radialen Richtungen.

Tabelle 5.1.: Messverlauf der quasistatischen Messungen

Geschwindigkeit v Amplitude A

[mm s [mm]
Horizontal 0.1 1 2 3
45° 0.1 1 2 3
Vertikal 0.1 1 2 3
Axial 0.1 05 1 2

Fir den dynamischen Teil des Programms wird ein Frequenzsweep in Weg-
regelung verwendet. Die Anregungsfrequenz ist bei 10Hz durch den Prifstand
begrenzt. Hohere Frequenzen miissen folglich extrapoliert werden. Das Messpro-
gramm ist in Tab. 5.2 dargestellt.

Tabelle 5.2.: Messverlauf der dynamischen Messungen

Frequenz f [Hz] Amplitude A [mm]
Horizontal 05 1 2 3 5 10 03 1 2 3
45° 0.5 2 3 5 10 03 1 2 3
Vertikal 05 1 2 3 5 10 03 1 2 3
Axial 05 1 2 3 5 10 05 1 2

Zur Durchfithrung der Messungen miissen die Eigenschaften und Abhéngigkei-
ten des Elastomers berticksichtigt werden. Zum einen ist hier der in Kap. 3.2.1
beschriebene Mullins-Effekt relevant. Um die bei zyklischer Belastung auftreten-
de Entfestigung des Materials zu beriicksichtigen, wird das Bauteil vor der Mes-
sung vorkonditioniert. Dazu werden einige Zyklen mit der grofiten Amplitude des
Messbereichs angefahren, um eine weitere Entfestigung wahrend der Messung zu
vermeiden. Zum anderen beeinflusst die Erwidrmung des Materials im Laufe der
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Messungen die dynamischen Eigenschaften. Im Fahrzeug wird das Lager wahrend
der Fahrt mit Luft umstromt und so gekiihlt. Als Betriebstemperatur wird deshalb
eine geringfiigig von der Raumtemperatur abweichende Grofle angenommen. Im
Messaufbau ist keine Kiithlung vorhanden, weshalb sich das Lager im Verlauf der
Messungen erhitzt. Um die Abweichungen der Eigenschaften vom Betriebstem-
peraturzustand zu minimieren, werden zwischen den Messldufen Abkiihlphasen
integriert. In den Abktihlphasen wird die Temperatur des Lagers an der Oberfla-
che des Elastomers per Wéarmebildkamera gemessen und so auf einen konstanten
Startwert von 28 °C eingeregelt.

In den Abbildungen 5.2 a) bis d) sind die Ergebnisse der statischen Messun-
gen in radialer Richtung zu sehen. In der horizontalen Richtung zeigt sich ein
symmetrisches Bild in positiver und negativer Auslenkungsrichtung. Die Form
der Hysterese ist keine Ellipse und zeigt damit nichtlinear viskoelastisches Ma-
terialverhalten. Mit zunehmender Amplitude der Auslenkung liegt die Hysterese
flacher im Kraft-Weg-Diagramm, wodurch sich eine Verringerung der Steifigkeit
und damit der Payne-Effekt zeigen. Wéhrend sich nichtlineare Viskoelastizitat
und Entfestigung auch in Diagonal- und Vertikalrichtung zeigen, ist in diesen
beiden Wirkrichtungen keine Symmetrie um die Nulllage vorhanden. Teils kann
ein asymmetrisches Verhalten auf die Geometrie des Lagers (siche Abb. 4.15 b))
zurtickzufithren sein. Insbesondere in Diagonalrichtung (45°) in Abb. 5.2 ¢) lasst
sich die Asymmetrie aber auf die leicht verschobene Auslenkung um die span-
nungsfreie Position bei der Messung zuriickfithren. Zur Parameteridentifikation
miissen deshalb rechte und linke Hélfte der Hysterese unabhéngig voneinander
ausgewertet werden. Auch bei der Auslenkung in Vertikalrichtung (Abb. 5.2 ¢))
zeigt sich asymmetrisches Verhalten. Hier wird eine Vorlast aufgebracht, die zu
asymmetrischem Verhalten fiihrt. Abb. 5.2 d) zeigt die Ergebnisse der Messun-
gen in Axialrichtung. Im Vergleich zu den radialen Auslenkungen zeigen sich in
Axialrichtung signifikant geringere Steifigkeiten. Das Lager ist in diese Richtung
aufgrund des Langenausgleichs in der Gelenkwelle geringeren Belastungen ausge-
setzt (zumindest solange kein Blockieren des Langenausgleichs stattfindet). Der
Payne-Effekt und die Abweichung von der ellipsoiden Form der Hysterese sind
auch in Axialrichtung erkennbar.

Da die Asymmetrie in den Messungen der Diagonalrichtung auf einen Mess-
fehler durch Verschiebung hindeutet, wird fiir die Parametrierung symmetrisches
Verhalten um die Nulllage fiir alle vorspannungsfreien Auslenkrichtungen ange-
nommen. Das fiir das Lager verwendete Simulationsmodell kann ein durch die
Geometrie des Korpers verursachtes asymmetrisches Verhalten um die Nulllage
ohnehin nicht abbilden, die Messergebnisse werden fiir eine Erweiterung des Mo-
dells zuriickgestellt. Fiir die Parametrierung werden deshalb im Folgenden die
Messungen in axialer Richtung und die in radial-horizontaler Richtung exempla-
risch vorgestellt.

Zur Untersuchung der dynamischen Messungen werden die ersten Harmoni-
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Abbildung 5.2.: Messergebnisse der quasistatischen Messungen am Gelenkwel-

lenzwischenlager in: a) radial-horizontaler Richtung, b) radial-

diagonaler Richtung unter 45°, c¢) radial-vertikaler Richtung und
d) axialer Richtung

schen der Weganregung und der Kraftantwort ausgewertet. In Abb. 5.3 sind die
Ergebnisse der dynamischen Messung in horizontaler Richtung dargestellt. In Ab-
hangigkeit von Auslenkungsamplitude und Anregungsfrequenz sind die auf den
Maximalwert normierte Speichersteifigkeit und die Verluststeifigkeit (vgl. Kap.
3.2.1) aufgetragen. In a) wird die Abnahme der Speichersteifigkeit mit der Auslen-
kungsamplitude deutlich (Payne-Effekt). Auch die Verluststeifigkeit in b) nimmt
mit der Amplitude ab. Die Abhéngigkeit von der Anregungsfrequenz sind in c)
und d) zu sehen, es zeigt sich zunehmende Speichersteifigkeit mit der Frequenz.
Fiir hohe Frequenzen nimmt aufgrund der Grenzen des Priifstands die Anregungs-
amplitude leicht ab, was sich fiir die abgebildete Kurve A = 0.3 mm in einem
leichten Anstieg der Speichersteifigkeit zeigt. Fir grofere Amplituden ist der re-
lative Abfall der Amplitude geringer und deshalb nicht sichtbar. Fir den Abfall
der Speichersteifigkeit bei den grofleren Amplituden hingegen ist moglicherweise
ein zunehmender Temperaturanstieg im Material verantwortlich. Die Ergebnisse
der Verluststeifigkeit sind weniger eindeutig, wihrend fiir kleine Amplituden ein
geringer Anstieg zu sehen ist, zeigt sich bei den grofleren Amplituden eine mit
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der Frequenz fallende Verluststeifigkeit. Die erwahnten Messungenauigkeiten fiir
kleine Amplituden und hohe Frequenzen miissen auch hier bei der Bewertung der
Kurven berticksichtigt werden.
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Abbildung 5.3.: Ergebnisse der dynamischen Messungen in horizontaler Richtung:
a) Normierte Speichersteifigkeit in Abhangigkeit der Anregungs-
amplitude, b) normierte Verluststeifigkeit in Abhéngigkeit der
Anregungsamplitude, ¢) normierte Speichersteifigkeit in Abhén-
gigkeit der Anregungsfrequenz und d) normierte Verluststeifigkeit
in Abhéngigkeit der Anregungsfrequenz

Fir die Messungen in axialer Richtung sind die Ergebnisse in Abb. 5.4 zu-
sammengefasst. Die normierte Speichersteifigkeit in a) féllt dem Payne-Effekt
entsprechend mit der Auslenkungsamplitude ab. Die Verluststeifigkeit ist in b)
dargestellt und steigt im ersten Messpunkt zunéchst mit der Amplitude an, fallt
dann aber ebenfalls ab. Im Frequenzverhalten zeigt sich zunéchst ein relativ steiler
Anstieg der Speichersteifigkeit in c) bei kleinen Frequenzen. Zu hohen Frequenzen
hin fallt die Speichersteifigkeit insbesondere fiir groflere Amplituden wieder leicht
ab, wobei wieder Temperatureinfliisse als mogliche Ursache in Frage kommen. Die
Verluststeifigkeit in d) féllt tiber der Frequenz ab. Die Kurve mit der geringsten
Auslenkung sinkt zuerst ab und steigt anschliefend wieder an, was nicht mit den
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Verlaufen mit groflerer Amplitude iibereinstimmt. Fiir die Parametrierung wird
deshalb ein stetig abnehmender Verlauf angenommen.
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Abbildung 5.4.: Ergebnisse der dynamischen Messungen in axialer Richtung: a)
Normierte Speichersteifigkeit in Abhangigkeit der Anregungsam-
plitude, b) normierte Verluststeifigkeit in Abhangigkeit der Anre-
gungsamplitude, c¢) normierte Speichersteifigkeit in Abhangigkeit
der Anregungsfrequenz und d) normierte Verluststeifigkeit in Ab-
héangigkeit der Anregungsfrequenz

Mit Hilfe dieser Messungen werden die Parameter fiir das Elastomerlagermodell
(sieche Kapitel 4.2.1) bestimmt. Fir das parallele Federelement wird zur Abbil-
dung der nichtlinearen Elastizitét aus den statischen Versuchen eine nichtlineare
Kennlinie bestimmt. Die iibrigen Parameter werden mit Hilfe der Ergebnisse der
dynamischen Versuche identifiziert. Zum Abgleich wird der Versuchsaufbau der
Messungen in der Simulation nachgebaut. Dort werden dquvalent zu den Mes-
sungen die dynamischen Versuche aus Tab. 5.2 nachgefahren. Die Ergebnisse fiir
die Auswertung in radial-horizontaler Richtung sind in Abb. 5.5 abgebildet. Die
Messwerte sind in den Graphen mit durchgezogenen Linien eingezeichnet, die
zugehorigen Simulationsergebnisse sind in der gleichen Farbe durch gestrichelte
Linien gekennzeichnet. Die in a) aufgetragene Speichersteifigkeit nimmt mit der
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Amplitude in dhnlichem MaBe ab. Die geringere Spreizung der Kurven in a) ldsst
sich in der Frequenzauftragung in b) durch die geringfiigig schwéchere Kriimmung
der Kurven im Bereich kleiner Frequenzen und bei kleineren Amplituden erken-
nen. Fiir grofiere Amplituden ist die Ubereinstimmung der Kriimmung besser. Da
weder Temperaturverhalten noch eine verringerte Anregungsamplitude bei hohen
Frequenzen im Modell berticksichtigt wurden, gibt es in den Simulationsergebnis-
sen keinen Anstieg oder Abfall der Speichersteifigkeit fiir hohe Frequenzen. In der
Verluststeifigkeit zeigen sich vor allem Abweichungen fiir die geringste Auslen-
kungsamplitude, was mit Hinblick auf die vorhergehenden Diskussionen zu den
Messabweichungen bei kleinen Amplituden in Kauf genommen wird.
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Abbildung 5.5.: Vergleich der Simulationsergebnisse mit den Ergebnissen der dy-
namischen Messungen in horizontaler Richtung (Messung als
durchgezogene Linie, Simulation als gestrichelte Linie): a) Nor-
mierte Speichersteifigkeit in Abhéngigkeit der Anregungsampli-
tude, b) normierte Verluststeifigkeit in Abhéngigkeit der Anre-
gungsamplitude, c¢) normierte Speichersteifigkeit in Abhangigkeit
der Anregungsfrequenz und d) normierte Verluststeifigkeit in Ab-
héangigkeit der Anregungsfrequenz

Die Ergebnisse der Abgleiche der Simulations- mit den Messergebnissen in axia-
ler Richtung sind in Abb. 5.6 dargestellt. Auch hier wird der Verlauf der Amplitu-
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Tabelle 5.3.: Messverlauf der Reibungsmessungen am Linearpriifstand

Verspannmoment Frequenz Amplitude
T [Nm] f [Hz] A [mm]
6100 0.1 10
0.5 20
1 30
40

denabhéngigkeit gut abgebildet, lediglich bei 0.5 mm weicht der Verlauf der Ver-
luststeifigkeit leicht ab. Das Frequenzverhalten weicht bei der Speichersteifigkeit
leicht in der Kriimmung der Kurven ab, die Verluststeifigkeit ist im Frequenz-
verlauf tendenziell gut abgebildet, wobei bei 1 mm und 2 mmdie Mittelwerte
zunehmend abweichen.

Fiir die gesamte Datenbasis, die in der Modellstruktur derzeit abgebildet wird,
gibt es zwei sich in der Elastomermanschette unterscheidende Varianten von Ge-
lenkwellenzwischenlagern. Die gemessene Variante ist diejenige, die haufiger einge-
setzt wird. Die zweite Variante ist in Bauteildimensionen kleiner skaliert, stimmt
aber in der grundsatzlichen Geometrie und den Materialien mit der gemessenen
Variante iiberein. Die Parameter fiir das zweite Lager werden deshalb mit Hil-
fe der vom Hersteller angegebenen statischen Referenzwerte fiir die Steifigkeit
skaliert und so iibernommen.

Ein weiterer Bereich, in dem Parameter durch Messungen erzeugt wurden, be-
trifft Reibungseffekte in der Gelenkwelle. Sowohl zum Verlustverhalten im Nor-
malbetrieb als auch zur Reibung im Léngenausgleich sind nur unzureichende In-
formationen vorhanden. Zur Analyse der Reibeigenschaften werden Messungen an
zwei Priifstanden durchgefithrt. Der erste Messlauf findet an einem Linearpriif-
stand statt. Weitere Messungen wurden an der TU Clausthal durchgefiihrt, wo
ein spezialisierter Priifstand zur dynamischen Untersuchungen von Gelenkwellen
vorhanden ist.

Im Linearpriifstand wird der Prifling in gestreckter Lage eingebaut. Fiir die
Messung wird ein konstantes Verspannmoment auf die Gelenkwelle aufgebracht
und axial eine sinusformige Weganregung erzeugt. Dabei wird die resultierende
Axialkraft im Priifling gemessen. Die Messungen wurden fiir ein Verspannmo-
ment, drei verschiedene Frequenzen bei vier unterschiedlichen Anregungsamplitu-
den entsprechend Tab. 5.3 durchgefiihrt. Die Messergebnisse werden zur Bedatung
des Reibmodells im Léngenausgleich der Gelenkwelle verwendet.

Die Messergebnisse bilden das dynamische Reibverhalten des Schiebestiicks ab
und damit den Stribeck-Effekt sowie den friction lag in Form der Hysterese (siehe
Kap. 3.2.2) Fiir die Beschreibung des Verhaltens im Presliding sind Aufzeichnun-
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Abbildung 5.6.: Vergleich der Simulationsergebnisse mit den Ergebnissen der dy-
namischen Messungen in axialer Richtung (Messung als durch-
gezogene Linie, Simulation als gestrichelte Linie): a) Normierte
Speichersteifigkeit in Abhangigkeit der Anregungsamplitude, b)
normierte Verluststeifigkeit in Abhéngigkeit der Anregungsam-
plitude, ¢) normierte Speichersteifigkeit in Abhangigkeit der An-
regungsfrequenz und d) normierte Verluststeifigkeit in Abhéngig-
keit der Anregungsfrequenz

gen der Axialkraft bei sehr kleinen Verschiebungen nétig. Fiir solche Anregungen
ist der Linearprifstand nicht geeignet.

In Abb. 5.7 sind die dynamischen Messergebnisse des Linearpriifstands zu se-
hen. Diagramm a) zeigt das Reibverhalten bei f = 0.1 Hz fiir unterschiedliche
Amplituden. Die Hysterese des Reibungsnachlaufs ist sichtbar, ebenso wie ein vis-
koser Anstieg der Reibkraft mit der relativen Geschwindigkeit und eine Uberho-
hung mit anschlieBendem Abfallen der Reibkraft nach dem Nulldurchgang. In der
Messung zeigt sich auflerdem ein globales Absinken des Reibwerts mit wachsender
Anregungsamplitude. Fiir hohere Frequenzen nimmt die Qualitdt der Messungen
rapide ab, die Ergebnisse konnen bei f = 0.5 Hz nur fiir A = 10 mm und A = 20
mm, bei f =1 Hz nur fiir A = 10 mm ausgewertet werden.
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Abbildung 5.7.: Dynamische Messergebnisse des Linearpriifstands bei a) 0.1 Hz,
b) 0.5 Hz und ¢) 1 Hz

Das Reibverhalten soll mit Hilfe des LuGre-Reibmodells (siehe Kap. 3.2.1) ab-
gebildet werden. Die Simulationsergebnisse werden deshalb fiir die am besten
abgebildeten Messergebnisse bei einer Amplitude von A = 10 mm fiir alle drei
Frequenzen in Abb. 5.8 dargestellt. Es zeigt sich eine gute Ubereinstimmung im
globalen Reibniveau. Auch die Steigung der Kurven mit zunehmender Geschwin-
digkeit, die den viskosen Anteil in der Kraft beschreibt, ist durch den globalen
Dampfungskoeffizienten bestimmt. Der Parameter kann anhand der Werte ho-
herer Geschwindigkeiten gut ermittelt werden. Probleme gibt es bei der Model-
lierung des Reibungsnachlaufs. Die Gestalt der Hysterese wird durch viele der
Parameter des LuGre-Modells beeinflusst. Insbesondere wirken sich Steifigkeits-
und Dampfungskoeffizienten oy und o; der Zustandsgrofle z aus. Durch diese Para-
meter wird auch das Ubergangsverhalten nach dem Nulldurchgang der Geschwin-
digkeit und damit der Uberhohung der Reibkraft beeinflusst. Zur Bestimmung
der Parameter ware es sinnvoll, zuerst durch Messungen im Presliding-Bereich
den Steifgkeitskoeffizienten oy zu identifizieren und mit bekannter Steifigkeit den
Dampfungsparameter o, festzulegen. In Ermangelung passender Messungen im
quasistatischen Bereich werden die Parameter alle zusammen mit Hilfe der Dy-
namikmessungen bestimmt. Die Parameter sind fiir eine Anregungsfrequenz von
f = 0.5 Hz passend gefittet, fiir kleinere sowie fiir grolere Anregungsfrequenzen
weicht die simulierte Hysteresebreite von den Messkurven ab. Fiir die unterschied-
lichen Anregungsfrequenzen kann jeweils ein passender Démpfungsparameter oy
bestimmt werden. Aus diesen Ergebnissen kann in einem weiteren Schritt ein von
der Geschwindigkeit abhéngiger Dampfungsparameter abgeleitet werden. Um eine
sinnvolle Abhéngigkeit bestimmen zu kénnen reichen allerdings die vorhandenen
Messungen im Bereich von f = 0.1 Hz bis 1 Hz nicht aus.

Zur Erweiterung der Messungen des Linearpriifstands, die zusatzlich zur gerin-
gen Bandbreite der Dynamik auch die quasistatischen Messbereiche nicht errei-
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Abbildung 5.8.: Dynamische Messergebnisse des Linearpriifstands bei 10 mm
(Messung als durchgezogene Linie, Simulation als gestrichelte Li-
nie)

chen konnten, wurden weitere Messungen an einem zweiten Priifstand durchge-
fithrt.

Der Priifstand ist so konstruiert, dass zwei baugleiche Priiflinge zugleich unter-
sucht werden kénnen. In Abb. 5.9 ist der entsprechende Aufbau des Priifstands
dargestellt. Der Priiflingsstrang mit den beiden Priifgelenkwellen (2) ist iiber zwei
Umlenkgetriebe (1) mit einem zweiten Wellenstrang (3) verbunden. Hier wird
durch einen Elektromotor ein Verspannmoment auf die Striange aufgebracht. Das
Moment kann einerseits auf den stehenden Strang aufgebacht werden, sodass reine
Verspannung vorliegt. Andererseits ist es auch moglich, die Momente so zu steu-
ern, dass sowohl Drehzahl als auch Verspannmoment in den Wellen eingestellt
werden konnen.

Abbildung 5.9.: Aufbau des Gelenkwellenpriifstands
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Tabelle 5.4.: Messverlauf der quasistatischen Messungen

Verspannmoment Frequenz Amplitude
T [Nm] f [Hz] A [mm]
500 0.5 10
1000 1 20
2000 30
3000 40

Zur Einstellung eines Beugewinkels ist die Verbindungswelle zwischen den bei-
den Priiflingen in einer Schwenkeinheit (4) gelagert. Mit dieser Schwenkeinheit
kann der Beugewinkel in den Priifgelenkwellen eingestellt werden. Durch Fixie-
rung der Einheit wird ein statischer Winkel eingerichtet. Die Einheit kann aber
auch tber einen Exzenter durch einen zweiten Elektromotor dynamisch ange-
regt werden. Diese Anregung bedeutet nicht nur eine dynamische Anderung des
Beugewinkels, sondern zudem eine Auslenkung der Wellen im Schiebestiick. Der
Prifstand besitzt drei Messflansche, die an den Gelenkwellenflanschen angeordnet
sind. Damit werden Drehmoment und Drehzahlen aufgenommen. Im Mittenteil
der beiden Priflinge ist jeweils eine DMS- (Dehnmessstreifen-) Schaltung geklebt,
die Drehmomente und Léngskréifte aufnimmt und per Funksender an die Prif-
standsmesstechnik tibermittelt. An den Schiebestiicken sind Lasersensoren ange-
bracht, die den Verschiebeweg der Langenausgleiche aufnehmen. Die Messziele
sind je nach Anregung die Identifikation der Reibverluste in den Gelenklagern
oder die Parametrierung der Reibung im Schiebestiick.

Fiir die Analyse der Reibung im Schiebestiick wurden im Rahmen der Moglich-
keiten des Priifstands Messungen mit den Parametern aus Tab. 5.4 durchgefiihrt.
Die Evaluation der Ergebnisse hat fiir die Parameteridentifikation keine belast-
baren Ergebnisse ergeben. Die durch den Prifstand aufbringbaren Verspannmo-
mente bis 7" = 3000 N m reichen nicht aus, um unter den gegebenen systemati-
schen Messabweichungen sinnvolle Messkurven zu erzeugen. Auch fiir quasista-
tische Messungen zur Untersuchung des Presliding-Verhaltens des Reibkontakts
erwies sich der Priifstand als ungeeignet. Die Messungen mussten verworfen wer-
den, eine alternative Messmethode fiir eine bessere Parameteridentifikation fir das
Reibmodell sind fiir das weitere Vorgehen sinnvoll. Beiden vorgestellten Messauf-
bauten sind durch die Systemgrenzen in Form hoher Massen und Trégheiten sowie
geringer Steifigkeiten des gemessenen Bauteils stark eingeschrankt. Insbesondere
in der zweiten Messung ist dies durch das zweite Messziel, die Erfassung des Ge-
samtverlustverhaltens der Gelenkwelle, bedingt. Fiir zukiinftige Messungen zur
Bestimmung der Reibungsparameter im Schiebestiick kénnen voraussichtlich bes-
sere Ergebnisse erzielt werden, wenn das Schiebestiick isoliert betrachtet wird.

Zusétzlich zu den Messungen zur Identifikation der Reibung im Schiebestiick
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existieren von diesem Priifstand Messungen zur Beschreibung des Gesamtverlust-
verhaltens der Gelenkwelle. Mit Hilfe dieser Messdaten werden die Reibungsmo-
delle fiir die Nadellager in den Kreuzgelenken bedatet. Die zugehorigen Analysen
wurden im Rahmen einer Bachelorarbeit durchgefithrt und ausgearbeitet, die Er-
gebnisse sind in [196] dargestellt. In Abb. 5.10 ist ein Ausschnitt der Simulations-
und Messergebnisse der Arbeit dargestellt. Dabei wurden die Abhéangigkeiten des
Reibmoments vom iibertragenen Lastmoment und vom Beugewinkel der Gelenke
untersucht.

Lastabhangigkeit Beugewinkelabhangigkeit
1 .
1 4 .t P
n[min-1] J M, [Nm]
i = 2000
z —a&— 650 (.8 -
S 08 1 —=— 1000
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Abbildung 5.10.: Last- und Beugewinkelabhéngigkeiten der Reibung im Nadella-
ger, iibernommen aus der Bachelorarbeit [196]
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6. Validierung und Modellvergleiche

Viele Modellkomponenten sind auf Basis héufig vorkommender Fahrzeugvarian-
ten validiert, ebenso wie die Umgebungsmodelle. Fiir einige Modelle existieren
keine Messabgleiche, da die passenden Messmittel nicht zur Verfiigung stehen, wie
beispielsweise fiir das Schwingungsverhalten in der Kupplung. Fiir diese Arbeit
werden deshalb beispielhaft an einem weniger haufigen Antriebsstrang Messungen
durchgefiihrt, die zum einen als Validierung der Modelle im Triebstrangverbund
verwendet werden. Zum anderen werden die Messergebnisse verwendet, um durch
eine Variation der Modelldetaillierungsstufen in der Simulation die richtige Iden-
tifikation der Detailstufen zu demonstrieren.

Im Zuge dessen werden auf dem Rollenpriifstand zwei unterschiedliche Versu-
che durchgefiihrt. Durch den ersten Messlauf wird durch Geschwindigkeitshoch-
laufe in unterschiedlichen Géngen das transiente Eigenschwingungsverhalten des
Fahrzeugs untersucht. Das Ziel dieser Messungen besteht darin, Anregungs- und
Eigenschwingungsverhalten des Simulationsmodells mit dem realen Fahrzeug zu
vergleichen und dadurch eine Aussage iiber die Validitat der Modellbasis zu tref-
fen. Der zweite Messlauf befasst sich spezifischer mit einem konkreten Schwin-
gungsphénomen im Antriebsstrang, dem Ruckeln. Diese Messungen dienen dem
Abgleich des ersten globalen Eigenmodes des Triebstrangs, welcher in den Hoch-
laufen aufgrund zu niedriger Eigenfrequenz nicht angeregt wird. Zugleich dient
dieser Versuch als Demonstration des Phanomens am realen und virtuellen Fahr-
zeug und der Evaluierung der ausgewéhlten Modelldetaillierungsstufen.

Als Prifling wird ein Fahrzeug ausgewéhlt, das eine zweiteilige Gelenkwelle
besitzt. Damit besitzt der Gelenkwellenstrang ein Elastomerzwischenlager. Fiir
die Messungen werden im Triebstrang zwei Messwellen verbaut. Die erste Mess-
welle wird zwischen Getriebeausgang und Gelenkwelle, die zweite zwischen Ge-
lenkwelle und Achsgetriebeeingang montiert. Im Zuge dessen muss eine verkiirzte
Gelenkwelle gefertigt werden, vorderes und hinteres Rohr werden jeweils um die
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entsprechende Lange gekiirzt. Am Anlasserzahnkranz wird die Drehzahl des Mo-
tors abgenommen. Zudem stehen Messwerte aus dem Motorsteuergerédt zur Ver-
fiigung, die allerdings eine vergleichsweise geringe Abtastrate besitzen. Verwendet
wird das im Steuergerédt geschatzte anliegende Motormoment. Um die Bewegun-
gen der Gelenkwelle im Zwischenlager aufzunehmen, werden Lasersensoren am
Rahmen in unmittelbarer Néahe des Zwischenlagers befestigt. Mit den Sensoren
wird die radiale Bewegung der Gelenkwelle in Vertikal- und Horizontalrichtung
aufgenommen. Die Messstellen sind in Abbildung 6.1 eingezeichnet. Die Abtas-
tung wird mit 1kHz durchgefithrt. Auf Basis dessen werden die Ergebnisdaten bis
zu einer Frequenz von 200Hz als verwertbar erachtet.

X Lager n  Drehzahl ‘ ’
M  Drehmoment
s Verschiebung X
X X

N Mot ngw, Sy ngw,2 j i
Mot,cAN  Maw Sz Meaw,2 ‘ ’

Abbildung 6.1.: Schema des Priiflingstriebstrangs mit Messstellen und Messgro-
Ben

Der Priifstand basiert auf einer drehbar gelagerten Walze in Verbindung mit
einem Elektromotor, auf der die Réder der antreibenden Achse des Fahrzeugs
stehen. Mit Hilfe des Elektromotors kann ein Widerstandsmoment auf die Wal-
ze aufgebracht werden, das z.B. die Fahrtwiderstinde des Fahrzeugs bei freier
Fahrt nachbildet. Mit Hilfe eines groflen Gebléses wird das Fahrzeug von vorne
angestromt und damit die Kithlung der Komponenten wie im realen Fahrbetrieb
erzeugt. Zudem ist das Fahrzeug im Priifstand gelagert, um die Vortriebskrafte
aufzunehmen, die durch das Abrollen der Reifen auf der Rolle erzeugt werden.
Die Lagerung ist in Form von Halbschalen ausgefiihrt, welche die Vorderreifen des
Fahrzeugs formschliissig aufnehmen. Dadurch wird die Elastizitat der Lagerung
mafgeblich durch die Radialsteifigkeit der Reifen bestimmt.

Das Simulationsmodell wird fiir die beiden Versuche aus unterschiedlichen De-
taillierungsstufen zusammengestellt. Im Gelenkwellenmodell wird dabei die veran-
derte Rohrlange aufgrund der eingeschobenen Messwellen mitberticksichtigt. Eine
geringfiigige Abweichung muss beim Getriebemodell in Kauf genommen werden,
da fiir das im Fahrzeug verbaute Fahrzeug keine hinreichende Datenbasis zur
Modellierung vorhanden ist. Im Modell wird ein eng verwandtes Modell verwen-
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det, dessen Eigenschaften hinsichtlich Ubersetzungen in den kleineren Géngen
und Schwingverhalten bei hoheren Frequenzen etwas von der realen Komponente
abweichen.

6.1. Geschwindigkeitshochlaufe

In jedem Gang wird ein Geschwindigkeitshochlauf gemessen. Die Messungen wer-
den beginnend mit dem zwo6lften und dann abfallend in allen vorhandenen Géangen
durchgefiihrt. Bis einschlieBlich des siebten Ganges wird mit maximalem Dreh-
moment beschleunigt, in den kleineren Géangen kann die Volllast vom Priifstand
nicht aufgenommen werden. Dort wird das Drehmoment auf das iibertragbare Ma-
ximum verringert. Durch die Priifstandsregelung wird ein linearer Geschwindig-
keitshochlauf erzwungen. Die Rollenbeschleunigung wird dabei fiir kleinere Génge
verringert, da durch das stark iibersetzte Moment die Hochlaufzeiten sonst sehr
klein und damit Schwingungseffekte moglicherweise schlecht aufgelost oder nur
geringfiligig angeregt werden. In Tab. 6.1 sind die Messlaufe zusammengefasst.
Bei geringerer Drehzahl ist das Motormoment so stark von der Drehzahl abhén-
gig, dass in Kombination mit der Priifstandsregelung leicht Schwingungen erzeugt
werden, die dann in der Schaltregelung des Fahrzeugs zum Offnen bzw. Schlei-
fen der Kupplung fithren konnen. Deshalb wird zur Gewéhrleistung eines stabilen
Laufs des Fahrzeugs eine untere Drehzahlgrenze von 900 Umin~! gewihlt. Fiir die
Obergrenze wird die Maximaldrehzahl von 2100 Umin~!, fiir die noch die volle
Einspritzung im Motor stattfindet, festgelegt.

In der Simulation wird der Priifling nach den Detaillierungsgraden aus Tab. 4.2
nachgebaut. Die verwendeten Stufen sind in Tab. 6.2 verzeichnet.

Die Ergebnisse werden in Sonogrammen in Farbkodierung dargestellt. Die Farb-
kodierung beschreibt die Beschleunigungsamplituden an unterschiedlichen Aus-
wertungsstellen im Triebstrang. In den Diagrammen werden im Folgenden nur
die aussagekréftigen Verlaufe genauer erlautert. Durch Mess- und Berechnungs-
einfliisse und Spiegeleffekte konnen weitere Linien in den Diagrammen auftreten,
auf die nicht weiter eingegangen werden soll. Eine Erlduterung zu den Aussagen
und Inhalten von Sonogrammen ist in Kap. 3.3.2 zu finden.

Fiir jede Messstelle und Darstellung werden Simulations- und Messergebnisse
gegeniibergestellt. Dabei sind jeweils im linken Diagramm die Simulationswer-
te, im rechten die Messwerte abgebildet. Zwischen Simulations- und Messwerten
wird eine Skalierung durchgefiihrt, um vergleichbare Bilder zu produzieren. Die-
se Skalierung findet ihre Begriindung in der Entstehung und Verarbeitung der
Messwerte und wird im Anhang naher begriindet.

Fiir die Sonogramme werden sowohl Ordnungsdarstellung als auch Frequenz-
darstellung gewahlt. Die Ergebnisse werden exemplarisch fiir den zwolften Gang
genauer erlautert. In Abb. 6.2 sind die Rotationsbeschleunigungen am Motor-
ausgang in Ordnungsdarstellung gezeigt. Die Bezugsgrofie ist die Motordrehzahl.
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Tabelle 6.1.: Messverlauf der Messung von Geschwindigkeitshochldufen am Rol-

lenpriifstand
Gang M Nmin Nmazx A Rolle
(%] [Umin™!] [Umin~!] [kmh=ts!]
12 100 900 1730 1
11 100 900 2200 1
10 100 900 2400 1
9 100 900 2400 1
8 100 900 2400 0.8
7 100 900 2400 0.8
6 55 900 2400 0.5
5 40 900 2400 0.5
4 30 900 2400 0.3
3 30 900 2300 0.3
2 25 900 2200 0.2
1 20 900 2150 0.2

Tabelle 6.2.: Ausgewéhlte Detaillierungsstufen der Modellkomponenten fiir die Si-
mulation der Geschwindigkeitshochlaufe

Antrieb  Kopplung  Uber- Uber- Achse Riader  Umgebung
setzung tragung
3 2 2 3 2 1 2

In dieser Darstellung konnen insbesondere die Anregungen im System untersucht
und zugeordnet werden. Besonders deutlich sind die dritte Anregungsordnung und
ihre Vielfachen, teils auch Halben, zu sehen. Diese Ordnung wird der Schwingungs-
anregung aus dem Sechszylinder-Verbrennungsmotor zugeschrieben. Die dritte
Ordnung ist dabei die Hauptanregung durch die Ziindfrequenz von sechs Ziin-
dungen je zwei Umdrehungen fiir den Viertaktmotor. Da die Anregung nicht si-
nusformig ist, werden mit abnehmender Intensitit auch ganzzahlige Vielfache der
Grundfrequenz angeregt. Halbe Ordnungen kénnen durch ungleichméafige Ziin-
dungen bzw. Ztundabsténde entstehen [144].

Bei genauerer Untersuchung zeigt sich in der Simulation eine geringfiigige Ab-
weichung der Anregungslinie von der dritten und den weiteren Ordnungen. Diese
Abweichung ist durch die Erzeugung der Anregung des Motormoments in der Si-
mulation bedingt. Zur Erzeugung des Moments muss ein voraussichtlicher Dreh-

146



KAPITEL 6. VALIDIERUNG UND MODELLVERGLEICHE

zahlverlauf vorgegeben werden, in dessen Abhéngigkeit die Anteile der Fourierrei-
he fiir die Schwingung des Motormoments zusammengesetzt werden. Weicht der
tatsdchliche Verlauf der Drehzahl von der vorhergesagten Drehzahl ab, verschie-
ben sich die Anregungen in Bezug auf die Motordrehzahl und es zeigt sich eine
verschobene Ordnungslinie. Die Simulationsergebnisse werden deshalb in mehre-
ren aufeinanderfolgenden Simulationsldufen erzeugt, bis eine moglichst gute An-
niaherung des Drehzahlergebnisses mit der vorhergesagten Drehzahl erreicht ist.
Da sich durch eine Anpassung des Motormoments durch Anderung der voraus-
sichtlichen Drehzahl wiederum die tatsachliche Drehzahl dndert, bleibt meist eine
geringfiigige Abweichung im Ergebnis bestehen.

Obwohl dieser Fehler auch das Resonanzbild der Simulation beeinflussen kann
und damit abweichende Ergebnisse verursachen kann, ergibt sich auch ein posi-
tiver Effekt. Die Zuordnung der Anregungsordnungen, die teils auf verschiedene
Ursachen zurtickgefithrt werden konnen, ist nicht immer eindeutig. Durch die
leichte Verschiebung der simulativ erzeugten Anregungsordnungen, die aus dem
Motor kommen, gibt es im Vergleich zwischen Simulation und Messung zusétzliche
Hinweise auf den Ursprung der Anregungen. Die zu erwartende dritte Hauptord-
nung, und die ganzzahligen Vielfachen der sechsten und neunten Ordnung sind
so eindeutig zu identifizieren.

Auch bei eineinhalb und viereinhalb sind in der Simulation leicht nach unten
verschobene Ordnungslinien sichtbar. Die zweite Ordnung hingegen liegt auch in
der Simulation unverschoben und kann deshalb auf eine andere Anregungsquel-
le als den Motor zuriickgefithrt werden. Die typische Anregungsordnung aus der
Gelenkwelle ist die zweite Ordnung und ggf. ihre Harmonischen. Da der zwolf-
te Gang ein Direktgang mit Ubersetzung i = 1 ist, entsprechen die durch die
Gelenkwelle angeregten Schwingungen der zweiten Ordnung. Die erste Ordnung
kann durch Unwuchten im System angeregt werden. Weitere Anregungen kénnen
nicht genauer identifiziert werden. Zusammengefasst zeigt sich fiir die Messstelle
nach dem Motor eine gute Ubereinstimmung im Anregungsbild zwischen Simula-
tion und Messung. Dies ist eine wichtige Voraussetzung fiir die Vergleichbarkeit
der Systemantwort, die in der nichsten Abbildung folgt.

Die zu Abb. 6.2 gehorige Frequenzdarstellung ist in Abb. 6.3 zu sehen. Auch
hier ist die grofie Anzahl von Anregungsordnungen in Form von Ursprungsgeraden
sichtbar. Die Frequenzdarstellung verbessert die Sichtbarkeit des Resonanzverhal-
tens des Systems, Eigenfrequenzen stellen sich — falls vorhanden — als vertikale
Linien im Sonogramm dar. Fir die Rotationsbeschleunigung am Motorausgang
sind sowohl in der Simulation als auch in der Messung kaum Resonanzen zu
erkennen. Lediglich an den ab- und zunehmenden Beschleunigungen in den Anre-
gungsordnungen kann teils eine Uberhéhung abgelesen werden, z.B. in der bei ca.
25H z startenden Geraden. Die hohe Intensitdt der Anregung durch den Motor
dominiert das dynamische Verhalten an dieser Stelle des Systems.

Abb. 6.4 zeigt die Ordnungsdarstellung fiir die Ergebnisse nach dem Getriebe.
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Ordnung [-]

Abbildung 6.2.: Ordnungsdarstellung der Rotationsbeschleunigungsamplituden
am Motorausgang aus a) Simulation und b) Messung
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Abbildung 6.3.: Frequenzdarstellung der Rotationsbeschleunigungsamplituden
am Motorausgang aus a) Simulation und b) Messung

Sowohl fiir die Messung als auch fiir die Simulation sind die dritte Anregungs-
ordnung und Vielfache aus dem Motor deutlich sichtbar. Einen stdrkeren Anre-
gungsanteil hat hier aulerdem die zweite Ordnung, die auf die Anregung durch die
Kinematik der Gelenkwelle zurtickgefithrt wird. Vor allem im Simulationsergebnis
zeigt sich die zweite Ordnung mit ahnlicher Intensitat wie die dritte Ordnung. Die
durch die zweite Ordnung verursachten Schwingungen in der Messung haben we-
niger hohe Beschleunigungsamplituden. Dies konnte bspw. auf abweichende lokale
Déampfungen im Modell zuriickzufithren sein, die schwer und oft nur mit grofler
Toleranz zu bestimmen sind. Auch einige Resonanzstellen in Form hyperbolischer
Verldufe sind an dieser Messstelle sichtbar. Generell ist in der Messung stérke-
res Anregungsverhalten in den héheren Ordnungen sichtbar, was sowohl auf die
eingeschrankte Komplexitdt des Motormodells zuriickzufiihren ist, als auch mit
der eingeschrankten Komplexitdt und Freiheitsgrade des gesamten Fahrzeugmo-
dells vor allem in Bezug auf hohere Frequenzanteile iibereinstimmt. Zu beachten
ist, dass die Sichtbarkeit von Resonanzfrequenzen durch das Anregungsverhalten
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bedingt ist. Abweichungen im Anregungsverhalten resultieren folglich in abwei-
chender Sichtbarkeit von Eigenfrequenzen zwischen Messung und Simulation.

a) T
— 160088

Drehzahl [Um

Ordnung -] Ordnung [-]

Abbildung 6.4.: Ordnungsdarstellung der Rotationsbeschleunigungsamplituden
am Getriebeausgang aus a) Simulation und b) Messung

Die zum Getriebeausgang gehorige Frequenzdarstellung ist in Abb. 6.5 gegeben.
In der Simulation zeichnet sich vor allem eine Resonanz bei ca. 80 Hz ab. Ein
Pendant in den Messergebnissen kann nicht eindeutig gefunden werden. In der
Simulation zeigt sich zudem eine erhéhte Amplitude bei geringen Drehzahlen im
Bereich von 150 Hz. Etwas weniger deutlich zeigt sich eine solche Uberhéhung
auch in den Messungen, diese ist aber weniger gut isoliert, da Frequenz- und
Drehzahlbereich mit erhohter Amplitude generell breiter sind.
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Abbildung 6.5.: Frequenzdarstellung der Rotationsbeschleunigungsamplituden
am Getriebeausgang aus a) Simulation und b) Messung

Die Ergebnisse an der Messstelle nach der Gelenkwelle sind in Abb. 6.6 in
Ordnungsdarstellung gezeigt. In ihrem Anregungsverhalten sind die Ergebnisse
dem Verhalten nach dem Getriebe sehr dhnlich. Im Vergleich verliert der Anteil
der Motoranregung zu anderen Anregungen etwas an Gewicht. Auch hier sind
mehr hoherfrequente Anregungen im Messergebnis als in der Simulation zu sehen.
Der Unterschied ist aber geringer.
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Abbildung 6.6.: Ordnungsdarstellung der Rotationsbeschleunigungsamplituden
nach der Gelenkwelle aus a) Simulation und b) Messung

Abb. 6.7 zeigt die Frequenzdarstellung der Beschleunigungsamplituden nach
dem Getriebe. Am deutlichsten zeichnet sich eine Eigenfrequenz bei ca. 120 Hz
in der Messung ab. Wéhrend bei dieser Frequenz in der Simulation keine durch-
gehend angeregte Linie zu sehen ist, zeigen dennoch die Linien der Anregungs-
ordnungen im Bereich von 120 Hz eine sichtbare Uberhohung. In der Simulation
zeigt sich auBerdem eine schwache Linie bei ca. 80 Hz. Diese ist in der Messung
nicht sichtbar und moglicherweise durch die starkere Resonanz bei 120 Hz tiber-
deckt. Eine breite Systemerregung bei geringen Drehzahlen ist in der Simulation
im Bereich von 150 Hz zu erkennen. Obwohl wiederum die Systemantwort bei
120 Hz stark tiberwiegt, ist auch in der Messung hier eine schwache Resonanz im
Verlauf der Ordnungslinie zu erkennen
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Abbildung 6.7.: Frequenzdarstellung der Rotationsbeschleunigungsamplituden
nach der Gelenkwelle aus a) Simulation und b) Messung

Abb. 6.8 zeigt die Beschleunigungen, die am Zwischenwellenlager in Querrich-
tung aufgenommen werden. Hier sind Anregungen der ersten, zweiten und drit-
ten Ordnung mit entsprechenden Vielfachen sichtbar. Dominant sind erste und
zweite Ordnung, die wie erldutert in Bezug zu Unwucht und Gelenkwellenkine-
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matik gesetzt werden konnen. In der Simulation ist der Einfluss der ersten beiden
Ordnungen relativ zu den weiteren Anregungen stéarker als in der Messung. Dies
entspricht den Erwartungen, nach denen das virtuelle Fahrzeug im Vergleich zum
realen Prifling stark reduzierte Freiheitsgrade besitzt und damit tiber geringe-
res Anregungspotenzial verfligt. Auch mogliche zusétzliche Anregungsquellen, die
bspw. in Anbauteilen oder Nebenaggregaten auftreten konnen, sind im Simulati-
onsmodell nicht mitabgebildet.

Ordnung -]

Abbildung 6.8.: Ordnungsdarstellung der Beschleunigungsamplituden in horizon-
taler Richtung am Gelenkwellenzwischenlager aus a) Simulation
und b) Messung

In der Frequenzdarstellung in Abb. 6.9 sind mehrere Linien erkennbar, die auf
Systemeigenfrequenzen hindeuten. In der Simulation zeigt sich die erste starke
Linie bei ca. 35 Hz. Diese Frequenz ist in der Messung kaum wiederzufinden,
abgesehen von der Tendenz einer erhohten Beschleunigungsamplitude im ent-
sprechenden Frequenzbereich in den Ordnungslinien erster und zweiter Ordnung.
Deutlicher ist in beiden Diagrammen eine Frequenzlinie bei ca. 60 Hz zu sehen,
in der Messung geringfiigig hoher als in der Simulation. Die Linie bei ca. 80 Hz
in der Simulation ist in der Messung nicht eindeutig erkennbar. Eine weitere Re-
sonanzlinie hingegen, die im Simulationsergebnis bei etwa 110 Hz zu sehen ist,
kann in der Messung auf die Anstiege der Beschleunigungsamplituden der Ord-
nungsgeraden zurtickgefithrt werden. Die relativ deutliche Resonanz bei ca. 130
Hz in der Messung ist in der Simulation nur sehr schwach erkennbar. Bei ca. 160
Hz, in der Messung etwas hoher als in der Simulation, ist in beiden Diagrammen
eine Eigenfrequenz sichtbar.

Abb. 6.10 zeigt die Ordnungsdarstellung fiir die Beschleunigungen am Zwi-
schenlager in vertikaler Richtung. Die Ordnungslinien gleichen sowohl in der Si-
mulation als auch in der Messung weitreichend den Ergebnissen in horizontaler
Richtung. In der Simulation wie in der Messung zeigt sich bereits in der Ord-
nungsdarstellung, dass die Eigenfrequenzen des Systems in Vertikalrichtung we-
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Abbildung 6.9.: Frequenzdarstellung der Beschleunigungsamplituden in horizon-
taler Richtung am Gelenkwellenzwischenlager aus a) Simulation
und b) Messung

niger stark sichtbar sind. Auftretende Schwingformen pragen sich folglich starker
in horizontaler als in vertikaler Richtung aus.

Ordnung -] Ordnung [-]

Abbildung 6.10.: Ordnungsdarstellung der Beschleunigungsamplituden in verti-
kaler Richtung am Gelenkwellenzwischenlager aus a) Simulation
und b) Messung

In der Frequenzdarstellung der Beschleunigungen am Zwischenlager in Abb.
6.11 zeigen sich ebenfalls die im niederfrequenten Bereich dominanteren Eigenfre-
quenzen. Die relative starke Linie in der Simulation bei ca. 40 Hz zeichnet sich
in den Messungen nur sehr schwach ab. Ebenso die Resonanz bei ca. 60 Hz, diese
ist in der Messung nur am Verlauf in den Ordnungsgeraden auszumachen. Die
in der Simulation weniger deutlichen Linien bei ca. 80 und 110 Hz fallen in den
Messergebnissen in einen Bereich generell erhohter Amplituden und sind ebenfalls
nur tber eine Interpretation der Amplitudenerh6hung in den Ordnungsgeraden
erschliebar. Deutlicher und in beiden Diagrammen erkennbar hingegen zeigt sich
die Linie bei ca. 120 Hz. Ahnlich wie schon in den Auswertungen der Rotationsbe-
schleunigungen nach der Gelenkwelle zeigt sich in Bereich von 150Hz bei geringen
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Drehzahlen eine erhohte Anregung, die Ergebnisse von Modell und Realitét kor-
relieren hier gut. Lediglich fiir hohere Drehzahlen nehmen die Beschleunigungen
in der Simulation ab, wihrend die Messung erh6hte Amplituden behélt.
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Abbildung 6.11.: Frequenzdarstellung der Beschleunigungsamplituden in vertika-
ler Richtung am Gelenkwellenzwischenlager aus a) Simulation

und b) Messung

Zusammengefasst zeigt sich aus den Ergebnissen der Hochldufe in Simulation

und Messung Folgendes:

e In Simulation und Messung zeichnen sich die Hauptanregungsordnung (die
dritte Ordnung), sowie die Vielfachen sechste und neunte Ordnung aus der
Anregung des Motors deutlich ab.

Auch die Ordnungen bei eineinhalb- und viereinhalbfacher Motordrehzahl
konnen auf die Motoranregungen zuriickgefithrt werden.

Weitere sichtbare Ordnungen sind die erste, die sich z.B. aus einer Unwucht
entwickeln kann, und die zweite, die durch die Gelenkwellenkinematik erregt
wird.

Abweichungen sind in einer leichten Verschiebung der Motoranregungsord-
nungen in der Simulation zu erkennen, die auf die Modellbildung zurtickge-
hen. Durch die Abweichungen im Anregungsverhalten konnen sich Abwei-
chungen im Resonanzverhalten zwischen Messung und Simulation ergeben,
die ihren Ursprung nicht in ungenauer oder mangelhafter Modellbildung
haben.

Im Resonanzverhalten korrelieren die Ergebnisse groBitenteils in engen Gren-
zen, was auf eine gute Abbildung von Massen und Elastizitaten im Modell
schlieflen lésst.

Relative Auspridgungen der Amplitudenwerte im Frequenzbereich weisen
teils grofere Unterschiede zwischen Simulation und Messung auf. Griinde
konnen eine weniger gute Abbildung von Reibung und Dampfungswerten
aufgrund mangelnder Datenbasis oder auch die eingeschrankte Komplexi-
tat des Modells im Vergleich mit der Realitat sein.
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e Mit steigender Frequenz weichen Anregungen und Resonanzen des Modells
starker von denen der Messergebnisse ab. Auch dies deutet auf die einge-
schriankte Komplexitiat und Freiheitsgradanzahl des Modells hin. Dies kor-
respondiert mit den Modellzielen der gewahlten Detaillierungsstufen, die
primér fiir den Einsatz im unteren Frequenzbereich geeignet sind.

6.2. Ruckelmessungen

Fiir die Ruckelmessungen werden in niedrigen Géngen Spriinge im Motormoment
auf den Triebstrang aufgebracht, um eine Schwingung im globalen ersten Torsions-
schwingungsmode des Triebstrangs zu erregen. Dazu wird der Priifstand mit einer
Fahrtwiderstandssimulation betrieben. Als Fahrtwiderstdnde werden Beschleuni-
gungswiderstand, Rollwiderstand und Luftwiderstand berechnet und mit Hilfe
des Elektromotors auf die Rolle aufgebracht. Durch den Versuch kann der erste
globale Torsionsschwingungsmode des Triebstrangs in Messung und Simulation
abgeglichen werden. Weiterhin wird gezeigt, wie sich die Anderung der Modell-
detaillierungsstufen auf das Simulationsergebnis auswirken.

Im Folgenden werden zwei Messungen vorgestellt. Da Serienfahrzeuge hinsicht-
lich ihrer Ruckelneigung im Fahrversuch untersucht und optimiert werden, sind
Schwingungen in der Longitudinalgeschwindigkeit bzw. —beschleunigung nur un-
ter speziellen Bedingungen erzeugbar. In der ersten Messung wird ein Versuch ge-
zeigt, in dem an der Priifstandwalze Schwingungen detektierbar sind. Die Schwin-
gungen der Walze mit entsprechender Fahrwiderstandssimulation konnen als der
Langsschwingung des Fahrzeugs stellvertretende Messgrofie betrachtet werden.

Da es nicht das Ziel der Messungen ist, in existierenden Fahrzeugen Ruckeln
nachzuweisen, sondern Mechanismenuntersuchungen und Abgleiche mit der Si-
mulation durchzufiihren, werden im zweiten Schritt Messungen genutzt, welche
keine ausgepragten Schwingungen in der Rollendrehbewegung aufweisen. Die-
se Messungen sind in der Simulation besser nachzubilden, da die schwacheren
Schwingungen keine Riickkoppelungen mit der Motorsteuerung zur Einregelung
einer konstanten Motordrehzahl beinhalten. Diese Regelungseingriffe beeinflussen
zwar das Schwingverhalten, da in den Untersuchungen das Hauptaugenmerk aber
auf dem Verhalten der mechanischen Komponenten liegt, werden Messungen mit
moglichst geringem Reglereingriff bevorzugt. Zur Auswertung wird das Moment in
der Gelenkwelle genutzt, dessen Schwingungsentwicklung mafigeblich fiir die Aus-
pragung einer Langsschwingung des gesamten Fahrzeugs ist. Fiir diese Messung
werden die Variationen der Modelldetaillierung vorgestellt, um die Auswirkungen
unterschiedlicher Detaillierungsstufen zu untersuchen.

Als Ausgangskonfiguration wird das Modell in der Modelldetaillierung erstellt,
die in Tab. 6.3 fir Ruckeln festgelegt wurde:

Fiir den ersten Messdurchgang wird im zweiten Gang ein Momentenstofl durch
den Motor induziert. Dazu wird die Momentenanforderung aus einer Konstant-
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Tabelle 6.3.: Ausgewéhlte Detaillierungsstufen der Modellkomponenten fiir die

Ruckelsimulation
Antrieb  Kopplung  Uber- Uber- Achse Riader  Umgebung
setzung tragung
2 2 2 1 2 1 2

fahrt bei 25% Gaspedalstellung auf 75% erhoht und nach einer kurzen Haltezeit
von 5s wieder auf 25% zuriickgestellt. Die Fahrwiderstdnde werden fiir eine Bela-
dung von 18t generiert. In Abb. 6.12 ist die Schwingung der Rotationsbewegung
der Rolle dargestellt. Das linke Diagramm zeigt die Schwingung in der Rollen-
drehzahl, im rechten Graphen sind die Rotationsbeschleunigungen jeweils fiir die
Messung und die Simulation aufgetragen. In beiden Diagrammen ist die Ruckel-
schwingung gut sichtbar. Die Simulation folgt der Messung in guter Ubereinstim-
mung. Es gibt geringe Abweichungen in der Amplitude des ersten Maximums
und damit dem Mittelwert der Schwingung in der Drehzahlauftragung. Als Anre-
gung der Schwingung wird in der Simulation ein Signal aus dem Motorsteuergerét
verwendet, welches das Motormoment aus Ziundinformationen und aktuellen Zu-
standen berechnet. Dieses Moment liegt real abziiglich der bis dorthin wirkenden
Verluste aus Motor und Nebenverbrauchern, wie z.B. dem Liifter an. Da die-
se Verluste nicht genau bekannt sind, werden sie geschétzt. Diese Unsicherheit
in Kombination mit der geringeren Abtastrate der Momentenwerte kann zu un-
terschédtzten Spitzenwerten in der Anregung fiihren und damit eine Ursache der
Differenz zwischen Messung und Simulation darstellen.
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Abbildung 6.12.: Erster Ruckelversuch, Darstellung a) der Rollendrehzahl und b)
der Rollendrehbeschleunigung

In Abb. 6.13 b) ist auch das Motormoment selbst dargestellt, so wie es aus
der Messung entnommen und in der Simulation aufgebracht wird. Es weist selbst
bereits Oszillationen auf. Wie schon erlautert, beinhaltet dieses Signal Eingriffe
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der Regelung zur Einhaltung der Momentenanforderung durch die Gaspedalstel-
lung. In Abb. 6.13 a) ist das Frequenzspektrum der Drehbeschleunigungen der
Rolle aufgetragen. Hier zeichnet sich die angesprochene erste globale Torsions-
eigenfrequenz des Triebstrangs bei etwa 0.6 Hz ab. Die Simulation bildet die
Eigenfrequenz gut ab. Oberhalb dieser Resonanz zeigt die Messung generell ho-
here Amplituden, was sich auch in Abb. 6.2 schon abzeichnet. Auch hier spielt
die Ableitung des Drehzahlsignals eine signifikante Rolle in der Verrauschung des
Beschleunigungssignals. Da hoherfrequente Anteile aber fiir das Ruckelverhalten
uninteressant sind, wird auf eine Glattung verzichtet.

a) 17 — Messung by 17 N - Messung
o —Simulation —0.75¢ - Simulation
< 9 Y
=273 0.75] -
io; : g 0.5
<% < 0.5 5 20.251
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Abbildung 6.13.: Erster Ruckelversuch, Darstellung a) der Amplitudenauswer-
tung der Rollendrehbeschleunigung und b) des Motormoments

Die zweite Messung wird im dritten Gang durchgefiithrt. Die Gaspedalstel-
lung wird von 25% auf 50% erhoht und nach einer kurzen Haltezeit wieder auf
25% zuriickgestellt. Dabei wird ein Fahrwiderstand fiir ein Fahrzeug von 13t Ge-
samtgewicht an der Rolle erzeugt. In Abb. 6.14 sind Rollengeschwindigkeit und
-beschleunigung aufgetragen. In der Drehzahl sind kaum Schwingungen zu erken-
nen. Die Auftragung der Rotationsbeschleunigung zeigt vor allem in der Simulati-
on leichte Schwingungen, das stark verrauschte Messsignal zeigt keine eindeutigen
Schwingungen.

In Abb. 6.15 ist wiederum das zugehorige Frequenzspektrum der Rotations-
beschleunigungen zu sehen. Auch hier ist die Entwicklung der ersten Torsions-
eigenfrequenz in der Messung nur sehr schwach bei knapp 1 Hz sichtbar. Das
Motormoment, das auf der rechten Seite dargestellt ist, zeigt keine Oszillationen
im Haltebereich. Das liasst auf keine oder nur sehr geringe Ausregeleingriffe im
Motormoment schlieflen.

In Abb. 6.16 ist das Moment an der Messstelle zwischen Getriebe und Gelenk-
welle aufgetragen — das Moment an der Messstelle nach der Gelenkwelle verlauft
sehr dhnlich. Es zeigt sich, dass die Simulation in Frequenz und Amplitude sehr
gute Ubereinstimmung mit der Messung aufweist. In der Darstellung des Fre-
quenzspektrums zeigt sich fiir beide Ergebnisse eine Resonanz etwas unterhalb
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Abbildung 6.14.:
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Abbildung 6.15.: Zweiter Ruckelversuch, Darstellung a) der Amplitudenauswer-
tung der Rollendrehbeschleunigung und b) des Motormoments

von 1 Hz. In der Simulation etwas stirker als in der Messung ist zudem eine
hoherharmonische Resonanz zu erkennen.

Im néchsten Schritt werden auf Basis des gleichen Messverlaufs Simulationen
mit variierten Detaillierungsstufen durchgefithrt, um deren Einfliisse auf die Si-
mulationsergebnisse zu untersuchen. Die erste Variante betrifft das Modell der
Hinterachse, welches nach Kap. 4.1 auf die Detaillierungsstufe 1 zuriickgesetzt
wird. Tab. 6.4 fasst die neue Modellkonfiguration zusammen.

Abb. 6.17 zeigt die Simulationsergebnisse der Ausgangskonfiguration und der
Variante 1 aus Tab. 6.4. In der Rollengeschwindigkeit zeigt sich eine geringfii-
gige Anderung im Geschwindigkeitsniveau. Im Gelenkwellenmoment zeigen sich
eindeutige Abweichungen primér im Bereich, in dem das Moment weggenommen
wird. Es zeigt sich, dass der Einfluss in der Achsgetriebemodellierung, der sich
hier bemerkbar macht, das in der héheren Detaillierungsstufe beriicksichtigte Ver-
drehspiel im Achsdifferenzial betrifft. Die Anderungen wirken sich primér auf die
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Abbildung 6.16.: Zweiter Ruckelversuch, Darstellung a) des Gelenkwellenmo-
ments und b) der Amplitudenauswertung des Gelenkwellenmo-
ments

Tabelle 6.4.: Detaillierungsstufen der Modellkomponenten fiir die Ruckelsimula-
tion mit Varianten

Variante Antrieb Kopplung Uber-  Uber-  Achse Réider Umgebung
setzung tragung

Ausgangs- 2 2 2 1 2 1 2

modell

Variante 1 2 2 2 1 1 1 2

Variante 2 2 2 2 2 2 1 2

Variante 3 2 1 2 1 2 1 2

Amplituden der Schwingung aus. Bei genauerer Untersuchung ist dieser Einfluss
auch im abfallenden Ast der Rollendrehzahl erkennbar. Da die Beschleunigungs-
hohe ein Kriterium darstellt, welches zur Bewertung von Ruckelschwingungen in
Fahrzeugen herangezogen wird, ist dieser Einfluss durchaus relevant. Eine Ver-
ringerung der Detaillierungsstufe im Modell wiirde folglich die Aussagekraft der
Simulation vermindern.

In der zweiten Variante des Modells wird fiir die Ubertragungseinheit eine er-
hohte Detaillierungsstufe verwendet. Diese Modellstufe beriicksichtigt die charak-
teristische Kinematik der Kardangelenkwelle, welche an den einzelnen Gelenken
eine ungleichformige Ubertragung der Drehbewegung verursacht. Die Modellstu-
fen fiir Variante zwei sind in ebenso Tab. 6.4 zu sehen. In Abb. 6.18 ist zu sehen,
dass im Verlauf der Gelenkwellenmomente kein Unterschied zu erkennen ist. Erst
im Diagramm des Frequenzspektrums auf der rechten Seite ist zu erkennen, dass
bei ca. 7.3 Hz eine Schwingung auftritt, die in der Ausgangskonfiguration nicht zu
sehen ist. Ein Blick zuriick auf dem Vergleich zwischen Messung und Simulation
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Abbildung 6.17.: Zweiter Ruckelversuch, Vergleich von Ausgangsmodell und Va-
riante 1 in a) Drehzahl der Rolle und b) Gelenkwellenmoment

in Abb. 6.16 zeigt, dass diese Schwingung auch in der Messung vorhanden ist.
Sie entspricht der doppelten Eingangsdrehfrequenz im konstanten Abschnitt des
Messverlaufs und ist damit auf die Kinematik der Gelenkwelle zuriickzufiihren.
Fiir Ruckelfrequenz oder -amplitude ist dieser Aussschlag aber nicht relevant, die
erhohte Detaillierung im Modell ist zur Abbildung des Phianomens unnotig.
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Abbildung 6.18.: Zweiter Ruckelversuch, Vergleich von Ausgangsmodell und Va-
riante 2 in a) Gelenkwellenmoment und b) Amplitudenauswer-
tung des Gelenkwellenmoments

Die dritte Variante beinhaltet eine Verdanderung der Kopplungsvariante. Der
signifikante Unterschied zwischen den beiden Modellen (siche Tab. 4.2) ist die
Abbildung der Kupplungssteifigkeit. Wahrend in der Detaillierungsstufe 1 eine
einfache lineare Approximation der Steifigkeit des Torsionsdémpfers angenom-
men wird, bildet Stufe 2 die stufenweise Versteifung des Elements durch eine
Kennlinie in Abhédngigkeit des Verdrehwinkels ab, siche Tab. 4.5. Mit dem fiir die
{ibrigen Varianten verwendeten Messfall ist fiir die 3. Variante keine sichtbare An-
derung im Schwingverhalten des Gelenkwellenmoments erzeugbar. Deshalb wird
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die Simulation mit noch geringeren Fahrwiderstinden und geringerer Anregung
durchgefithrt. Die Fahrwiderstandssimulation wird auf eine Gesamtlast von 8t,
die Anregung auf eine Anderung von 25% auf 75% festgelegt. In den Ergebnissen
in Abb. 6.19 zeigen sich geringfiigige Anderungen der Frequenz im Bereich ge-
ringer Schwingamplituden. Der Vordampfer der Kupplung wirkt nur im Bereich
relativ geringer Auslenkungen. Die Frequenz ist eine relevante Grofle in der Be-
wertung von Ruckelverhalten, allerdings sind die gezeigten Einfliisse so gering,
dass sie fiir den vorliegenden Fall vernachlédssigbar sind. Dennoch ist ein Einfluss
auf die relevanten Groflen vorhanden, der abhingig vom Anregungsverlauf ange-
sprochen wird. Fiir hohe Anforderungen an die Recheneffizienz bietet sich diese
Variante als gute Alternative an, im konkreten Fall kann eine Rechnung mit der
Ausgangskonfiguration nachgezogen werden.

a) T 17 -Ausgan sm.b) w17 -Ausgangsm.
gang gang
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g g 057 % g
o 4 % e 0.5+
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Abbildung 6.19.: Zweiter Ruckelversuch, Vergleich von Ausgangsmodell und Va-
riante 3 in a) Gelenkwellenmoment und b) Amplitudenauswer-
tung des Gelenkwellenmoments

Die Ergebnisse der Messungen und Simulationen der Ruckelschwingungen
werden folgendermaflen zusammengefasst:

e Die Abbildung des Ruckelns wird im Allgemeinen mit Hilfe von Fahr-
zeuglangsbeschleunigungen bewertet, am Rollenpriifstand werden &quiva-
lent die Rotationsbewegungen der Walze genutzt. Eine Auswertung von
Messung und Simulation zeigt gute Ubereinstimmung in Schwingungsam-
plituden, -frequenz und -abklingverhalten.

e Eventuelle Abweichungen hdngen vermutlich mit Unsicherheiten in der Be-
stimmung des Motormoments aus den Messungen zusammen (siche Kap.
6.1).

e Da in den Messungen mit deutlich schwingender Walzenbewegung eine star-
ke Riickkopplung auf das Motormoment und damit eventuelle Reglerein-
griffe zur Schwingungskompensation vorliegen, werden fiir weitere Untersu-
chungen der rein mechanischen Systemanteile schwéchere Anregungen ver-

160



KAPITEL 6. VALIDIERUNG UND MODELLVERGLEICHE

wendet. In Folge dessen wird als Auswertegrofie die Schwingung des Mo-
ments nach der Gelenkwelle gewéhlt.

e Zur Analyse der Modelldetaillierungsstufen fiir die Ruckelsimulation werden
exemplarisch drei Varianten ausgewéhlt und mit der Ausgangskonfiguration
verglichen. Die erste Variante betrifft die Detaillierung des Achsmodells und
zeigt, dass die nachsteinfachere Detailstufe sich auf eine relevante Bewer-
tungsgrofe, die Amplitudenhohe der Schwingung auswirkt. Die zweite Va-
riante implementiert ein komplexeres Gelenkwellenmodell, welche keine fiir
die Ruckelschwingung signifikanten Anderungen hervorbringt. In der letz-
ten Variante wird ein vereinfachtes Modell fiir die Kupplung ausgewahlt. In
dieser Variante werden geringe Verinderungen der Schwingfrequenz unter
speziellen Bedingungen hervorgerufen. Die konkrete Auswahl der Modell-
stufe muss in Abhéngigkeit des Analyseziels getroffen werden.
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7. Zusammenfassung und Ausblick

7.1. Zusammenfassung

Die vorliegende Arbeit beschéftigt sich mit Drehschwingungsphdnomenen, die in
Antriebsstrangen von Nutzfahrzeugen auftreten. Die besondere Herausforderung
ergibt sich dabei aus der hohen Anzahl von Fahrzeugvarianten, die in der Nutz-
fahrzeugentwicklung beriicksichtigt werden mitissen. Die Absicherung der Fahr-
zeuge in Bezug auf Schwingungen im Antriebsstrang wird teilweise durch den
Aufbau und die Analyse von Prototypen erreicht. Da bei der hohen Zahl von Fahr-
zeugvarianten damit sehr grofler Aufwand und hohe Kosten verursacht werden,
konnen diese Analysen nur stichprobenartig bewerkstelligt werden. Zur Unterstiit-
zung und Erweiterung der Prototypenuntersuchungen werden deshalb Simulatio-
nen von Schwingungsproblemen mit Mehrkorpermodellen durchgefithrt. Auch in
der Simulation stellt die Variantenvielfalt der Branche eine Herausforderung in
Form von Modellierungsaufwand, Parametrierungsaufwand und Recheneffizienz
dar. Diese Herausforderung wird in der Arbeit angegangen.

Fir eine moglichst umfassende simulative Untersuchung von Antriebsstrang-
schwingungen wird in dieser Arbeit eine Systematik entwickelt, die eine pro-
blemgesteuerte Schwingungsanalyse mit einer Beherrschung der Variantenvielfalt
vereinbart. Dazu wird ein modularer Baukasten entworfen, der den Gesamtan-
triebsstrang in Funktionsbaugruppen unterteilt und austauschbare Module als
Simulationsmodelle anbietet. Als Funktionsbaugruppen werden Antrieb, Kopp-
lung, Ubersetzung, Ubertragung, Achse und Réder definiert. Zudem werden Um-
gebungsmodelle entwickelt, in denen die Einzelmodule zusammengefiigt werden.
Zur Auswahl stehen Komponentenpriifstiande, ein Rahmenmodell, ein Vollfahr-
zeugmodell auf einem Rollenpriifstand und ein Vollfahrzeugmodell mit Strafe.

Die Antriebsstrang-Module liegen in zwei Kategorien vor. In der ersten Kate-
gorie gibt es unterschiedliche Module fiir unterschiedliche Fahrzeugvarianten. Die
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antriebsstrangrelevanten Unterschiede der Varianten bestehen vor allem in Lange
und Leistung der Fahrzeuge sowie der Anzahl der angetriebenen Achsen. Geo-
metrisch bedeutet das insbesondere Abweichungen im Modul Ubertragung, das
die Gelenkwelle beinhaltet. Ubersteigt die Ubertragungslinge einen Grenzwert,
so muss die Welle segmentiert werden. Fiir zusétzliche angetriebene Achsen miis-
sen auflerdem weitere Bauteile, wie Verteilergetriebe und zusétzliche Achsantriebe
vorgesehen werden. Alle Module unterscheiden sich zudem in Abhéangigkeit der
Antriebsleistung des Fahrzeugs. Wéhrend fiir die baulichen Unterschiede der Vari-
anten, wie beispielsweise der unterschiedlichen Segmentierungen der Gelenkwelle,
unterschiedliche Variantenmodelle angelegt werden miissen, konnen viele weitere
Varianten mit Hilfe von Parametersitzen erzeugt werden. Um die Austauschbar-
keit der Module zu gewéhrleisten, erhélt jede Variante des gleichen Moduls die
gleichen Schnittstellendefinitionen.

Die zweite Kategorie zur Modulunterscheidung betrifft den Detaillierungsgrad
der Modelle. Spezifische Schwingungsphédnomene erfordern zur Abbildung einen
spezifischen Detaillierungsgrad im Modell. Um zu vermeiden alle Untersuchungen
mit hochstem Detaillierungsgrad durchfiihren zu miissen und damit Berechnungs-
aufwiande zu generieren, werden die Module in Detaillierungsstufen ausgearbeitet.
Abhéangig vom Schwingungsphédnomen kénnen die Module damit so zusammenge-
stellt werden, dass die Abbildung des Problems mit moglichst geringem Aufwand
moglich ist. Zur einfacheren Handhabung wird eine Matrix erarbeitet, die einer
Liste besonders relevanter Schwingungsphénomene fiir Antriebsstrédnge von Nutz-
fahrzeugen den notigen Detaillierungsgrad der Module zuordnet.

Um einen einfachen Zugang zu den Schwingungsanalysen bereitzustellen, wird
die Modellsystematik in eine Automatisierungsumgebung eingebunden. Die Um-
gebung erlaubt es anhand einer Benutzeroberfliche Variantenmodelle zu generie-
ren, diese per Datenbank zu parametrieren und als Berechnungsauftrag paketiert
an einen Berechnungsserver zu versenden. Die Ergebnisse werden an den Anwen-
der zuriickgeschickt und konnen wiederum in einer Datenbank abgelegt werden.

Eine der Schwierigkeiten bei der Abbildung grofler Variantenbreiten ist die Defi-
nition von Parametersitzen. Nicht fiir alle Parameter liegen passende Daten vom
Hersteller vor. Fiir die vorgestellten Modelle sind viele Parameter aus Bauteil-
herstellerangaben vorhanden, einige Parameter konnen berechnet werden, andere
miissen in Messungen separat bestimmt werden. Bei den gemessenen Daten wird
eine moglichst gute Extrapolierbarkeit auf weitere Varianten angestrebt. Fiir Pa-
rameter, die im Rahmen der Arbeit nicht bestimmt werden kénnen, miissen Gren-
zen angenommen werden, innerhalb deren mit Hilfe von Variantenrechnungen die
Auswirkungen von Abweichungen eruiert werden kénnen.

Zum Abschluss der Arbeit werden an einem spezifischen Beispiel Messungen
im Gesamtfahrzeug auf einem Rollenpriifstand durchgefithrt und mit einem kor-
respondierenden Simulationsmodell abgeglichen. Im ersten Teil werden Geschwin-
digkeitshochldufe am Realfahrzeug gemessen, um charakteristische Eigenschwin-
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gungen des Systems zu identifizieren. Das zugehorige Simulationsmodell kann eine
gute Abbildung der Schwingungen erreichen. Es gibt geringfiigige Abweichungen
in den Anregungsordnungen, die auf die Modellierung der Motoranregungen zu-
riickzufithren sind. Das Antwortspektrum von Messung und Simulation korreliert
gut in Bezug auf die Frequenzaussagen, Amplitudeninhalte weichen zum Teil stér-
ker ab. Dies kann sowohl auf Messeinfliisse, als auch auf eine ungenaue Datenbasis
in Bezug auf Dampfungswerte und eine Limitierung im Detaillierungsgrad und der
Anzahl der Freiheitsgrade im Modell zurtickfithrbar sein. Entsprechend nimmt die
Ubereinstimmung der Ergebnisse mit zunehmender Frequenz ab. Dies korreliert
mit den Einschrankungen des verwendeten Detaillierungsgrades und damit mit
dem Anwendungsgebiet des Modells.

Im zweiten Experiment werden Messungen zur Erzeugung von Ruckelschwin-
gungen durchgefiihrt. Dabei werden die ausgewahlten Detaillierungsstufen der
Modellbasis stichprobenartig untersucht und auf ihre Notwendigkeit zur Abbil-
dung des Phinomens iiberpriift. Auch hier zeigt sich eine gute Ubereinstimmung
der Simulationsergebnisse mit den Messungen. Auflerdem wird klar, welche Ver-
anderungen in der Modelldetaillierung Auswirkungen haben und wie sich diese
auf die Abbildung des Schwingungsphédnomens Ruckeln erstrecken.

Die in dieser Arbeit entwickelte Methodik leistet einen Beitrag zur besseren Ab-
sicherung grofler Anzahlen von Fahrzeugvarianten beziiglich der Schwingungsphé-
nomene im Antriebsstrang. Aus den vorhandenen Komponenten konnen effizient
Varianten generiert werden. Die Methodik erlaubt zudem eine Erweiterung der
Modellbasis, um neue Komponenten zu integrieren. Diese miissen allerdings kon-
sequent und in Anlehnung an die bestehende Systematik eingepflegt werden.

Problematisch sind einige Parameter, die nicht genau bestimmt werden konn-
ten. Die Genauigkeit der Parameter muss immer fiir die Auswertung der Ergebnis-
se berticksichtigt werden, entsprechende Schliisse konnen nur in Abhangigkeit der
Eingangsparameter gezogen werden. Dabei konnen ggf. Relativvergleiche — z.B.
mit einer Referenz, die aus Fahrzeugmessungen eines existierenden Prototypen
generiert wurde — eine sinnvolle Alternative zu Auswertungen von Absolutdaten
darstellen.

Die Automatisierung von Konfigurations- und Berechnungsablaufen ist ein wei-
terer Schritt, der zur schnelleren und einfacheren Analyse der Antriebsstrangdy-
namik fithren kann. Auch hier bestehen noch Herausforderungen, insbesondere
in der Interpretation der Ergebnisse. Nicht fiir alle Schwingungsphédnomene kon-
nen passende Bewertungsgrofien und deren Grenzen aus der Literatur entnommen
werden. Ein moéglicher Losungsansatz wird im Ausblick aufgezeigt.

7.2. Ausblick

Wie die Vergleiche von Simulation und Messung in Kap. 6 zeigen, bergen die
entwickelten Modelle noch Potenzial zur Verbesserung im hoherfrequenten Be-
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reich. Hier konnen vor allem Dampfungen und Reibungsparameter als sensitive
Parameter identifiziert werden. In Kap. 5 sind dazu vorgenommene Messungen
gezeigt. Insbesondere zur Bestimmung der Reibungsparameter im Schiebestiick
der Gelenkwelle wiren weitere Messungen hilfreich, die das Schiebestiick isoliert
betrachten. Weitere Elemente, deren genauere Beschreibung positiven Einfluss
auf die Modellgenauigkeit im hoherfrequenten Bereich bieten kénnten, sind bspw.
das Getriebe und dessen Dampfung in Abhéngigkeit des Schmierfluids oder das
transiente Reibungsverhalten des Schleifbelags in der Kupplung.

Fir viele Schwingungsphédnomene, insbesondere in Bezug auf Antriebsstran-
ge von Nutzfahrzeugen, gibt es keine allgemeingiiltigen Anhaltswerte fiir deren
Bewertung. Um die effiziente Analyse von Schwingungen nach der beschriebe-
nen Systematik optimal nutzen zu konnen, ist es deshalb erforderlich, passende
Bewertungsschemata zu entwickeln. Im Nutzfahrzeugsektor sind dabei nicht nur
die Auswirkungen auf die Passagiere des Fahrzeugs relevant, sondern auch auf die
Ladung. Dies stellt insbesondere deshalb eine Herausforderung dar, dass in Trans-
portfahrzeugen meist eine separate Lagerung fiir die Fahrerkabine vorhanden ist.
Damit ist eine Bewertung zweier verschiedener dynamischer Systeme nétig. Zum
Umgang mit hohen Datenmengen ist eine Erzeugung von Kennwerten sinnvoll,
die auf Subjektivbewertungen und Messvergleichen basiert.

Mit Blick auf die heutige Entwicklung in der Automobilindustrie bietet die ent-
wickelte Systematik auch einen Angriffspunkt zur Entwicklung innovativer Kon-
zepte. Durch den Einbau alternativer Komponenten, wie elektrischer Zusatzan-
triebe, konnen frithzeitig neue Konzepte beurteilt werden. Dazu muss die Syste-
matik um die jeweiligen Komponenten erginzt und entsprechende Schnittstellen
vorgesehen werden.
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A. Anhang

Die in der Ordnungsanalyse verarbeiteten Groflen sind Drehbeschleunigungen. An
den unterschiedlichen Messstellen im Triebstrang werden dafiir Drehzahlmessun-
gen durch diskrete Abtastung mit Inkrementalgebern durchgefiihrt. Diese Signale
sind einem von der Messung, der Messumgebung und der Messtechnik abhédngigen
Rauschen unterworfen. Zur Erzeugung eines Beschleunigungssignals werden die
diskreten Werte numerisch abgeleitet. Die diskrete Abtastung des Drehzahlsignals
und das Messrauschen verursachen hohe Signalschwankungen im erzeugten Be-
schleunigungssignal. Abb. A.1 a) zeigt beispielhaft ein in der Simulation erzeugtes
Drehzahlsignal, wie es fiir die Geschwindigkeitshochlédufe berechnet wurde. Die-
ses Signal wird mit einem normalverteilten weiflen Rauschen beaufschlagt, der
Energieinhalt des Rauschens ist iiber dem betrachteten Frequenzband konstant.
Die Rauschintensitat wird in Anlehnung an das von der Messtechnik zu erwar-
tende Rauschen festgelegt. In Abb. A.1 b) wird die numerische Ableitung des
verrauschten Signals dem direkt in der Simulation berechneten Beschleunigungs-
verlauf gegeniibergestellt.

Die erhohten Amplituden zeigen sich ebenso im Frequenzspektrum, wie in Bild
A.2. Um den Effekt der Beschleunigungsspitzen durch die Ableitung der diskreten
Verldufe zu verringern, ist es moglich eine Glattung der Messwerte durchzufiih-
ren. Da durch die eingeschrinkte Modellgenauigkeit aber sowieso eine mit der
Frequenz zunehmende Abweichung zwischen Modell und Realitit zu erwarten ist,
werden fiir diese Untersuchung die Frequenzinhalte als Ergebnisgrofe in den Vor-
dergrund gestellt. Daftir bietet sich die Darstellung im Sonogramm an, da hier
die Frequenzen im Fokus stehen und die Beurteilung der Amplituden durch die
Farbskala in den Hintergrund riickt. Zur Datenaufbereitung werden die Mess-
verlaufe lediglich mit einem Finftel der Abtastfrequenz iiber einen Tiefpassfilter
vorbereitet.
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Abbildung A.1.: Vergleich eines Simulationssignals mit einem mit Rauschen be-
aufschlagtem Simulationssignal: a) Drehzahlsignal, b) numeri-
sche Ableitung der Signale
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Abbildung A.2.: Amplituden Auswertung des Simulationssignals mit Rauschen:
a) Darstellung der Amplitudenauswertung des Simulationssi-
gnals ohne Rauschen, b) Vergleich von Simulationssignal und mit
Rauschen beaufschlagtem Signal iiber einen Frequenzausschnitt
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