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Kurzfassung

Klapper- und Knarzgerdusche im Innenraum eines Fahrzeuges werden vom Kunden als storend
wahrgenommen. Daher stellen die Fahrzeughersteller im Rahmen des Produktentwicklungspro-
zesses sicher, dass solche Gerdusche nach der Auslieferung nicht auftreten. Neben Versuchen
kommen zu diesem Zweck auch Simulationen zum Einsatz, welche kontinuierlich weiterentwi-
ckelt werden. Die Prognosegiite dieser Simulationen ist jedoch nicht ausreichend, um giinzlich auf

teure Versuche zu verzichten.

Die vorliegende Arbeit leistet einen Beitrag zu einer verbesserten Vorhersage von Storgerduschen
im Fahrzeuginnenraum. Dazu kommt die Methode der harmonischen Balance unter Verwendung
verschiedener Kontaktformulierungen zum Einsatz. Die Beriicksichtigung des Kontakts zwischen
benachbarten Bauteilen ermoglicht die physikalische Abbildung von Storgerduschen und liefert
einen Mehrwert im Vergleich zu Berechnungsmethoden auf Basis linearer Theorien. Das gewdhlte

Vorgehen wird mit Hilfe von Priifstandsversuchen validiert.
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Abstract

Squeak and rattle in the interior of cars are perceived as annoying sounds by customers. Therefore,
such noise must be avoided within the product development process. In addition to tests, computer
simulations are used for this purpose. These techniques are continuously improved. However, the

quality of these simulations is not sufficient to avoid expensive hardware tests completely.

The present work contributes to an improved prediction of squeak and rattle in the interior of
cars. For this purpose, the harmonic balance method using different contact formulations is used.
The consideration of contact between adjacent components captures the physical fundamentals of
squeak and rattle. This is an advantage compared to simulation methods based on linear theories.

The chosen approach is validated by measurements.
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Kapitel 1
Einleitung

Die Produktqualitit eines PKWs ist einer der entscheidenden Kaufgriinde und steht bereits wih-
rend der Entwicklung eines neuen Fahrzeuges im Fokus der Ingenieure. Fiir die vom Kunden
wahrgenommene Qualitédt sind Gerdusche von hoher Relevanz [6; 7]. Daher werden Betriebsge-
rdusche relevanter Komponenten gezielt ausgelegt. Bekannte Beispiele, welche vom Kunden als
positiv wahrgenommen werden, sind der ,,Motorsound* eines Sportwagens oder die auf das Fahr-
zeug passend abgestimmten Zuschlaggerdusche einer Fahrzeugtiir. Einige Gerédusche rufen jedoch
stets negative Assoziationen hervor und werden daher als Storgerdusche bezeichnet. Vertreter die-

ser Kategorie sind Klappern und Knarzen.

Sind solche Storgerdusche horbar, fiihrt dies hidufig zu Reklamationen, welche fiir die Automo-
bilhersteller mit hohen Kosten verbunden sind [8; 9]. In den letzten Jahrzehnten reduzierte sich
das allgemeine Gerduschniveau im Fahrzeuginnenraum stetig, beispielsweise durch die Verringe-
rung von Motor-, Wind- oder Antriebsgerduschen [10; 11]. Die Elektromobilitit verstirkte diese
Entwicklung zusitzlich [12; 13], da mit dem Verbrennungsmotor eine maf3gebliche Gerdauschquel-
le entféllt. Storgerdusche, welche ihren Ursprung im Fahrzeuginnenraum selbst haben, sind vom
Kunden besonders gut wahrnehmbar und miissen eliminiert werden, um eine angemessene Pro-

duktqualitit zu erreichen [14; 15].

Die Storgerduschfreiheit wird vom Fahrzeughersteller mit Hilfe verschiedener Verfahren nachge-
wiesen [15]. Dazu zidhlen Testfahrten iiber Schlechtwegstrecken (wie z.B. Riittelstreifen [16]), Ge-
samtfahrzeugpriifstinde oder auch Komponentenversuche. Diese Testverfahren erfordern jedoch
teure Prototypenhardware, welche erst zu spiten Phasen im Produktentwicklungszyklus zur Ver-
fligung steht [13; 17]. Wird im Rahmen der entsprechenden Versuche ein Storgerduschproblem
identifiziert, sind Anderungen an den zugehérigen Bauteilen nicht kostenneutral moglich. In frii-

hen Entwicklungsphasen sind Hardwarednderungen dagegen mit geringeren Kosten verbunden,
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weshalb eine Storgerduschprognose auf Basis von Simulationsmodellen ohne Hardware erstre-

benswert ist [10; 17].

Die vorliegende Arbeit leistet einen Beitrag zur Verbesserung der Prognosegiite von Storgerduschen
mit Hilfe von Simulationsmodellen auf Basis der Methode der harmonischen Balance (HBM). Da-
zu wird der fiir die Entstehung von Storgerduschen notwendige Kontakt zwischen benachbarten
Bauteilen in verschiedenen Genauigkeitsstufen abgebildet. Die Simulationsergebnisse werden mit
Hilfe von Messungen an Priifstinden validiert. Zu diesem Zweck werden die im Rahmen dieser
Arbeit entstandenen Veroffentlichungen [1-5] zusammengefasst und diskutiert. Dementsprechend

sind die vorliegenden Inhalte dieses Dokuments dhnlich jenen der Veroffentlichungen [1-5].

1.1 Stand der Technik

1.1.1 Entstehungsmechanismen von Storgeriuschen

Grundsitzlich werden alle Gerdusche als Storgerdusche bezeichnet, welche Kunden als unange-
nehm, lastig, storend oder nicht passend empfinden [18]. Neben Kontaktstellengerduschen trifft
unter bestimmten Voraussetzungen diese Definition auch auf eine Reihe anderer Nebengerdusche

wie Betitigungsgerdusche oder mechatronische Gerdusche elektrischer Bauteile zu [11].

Im Rahmen dieser Arbeit liegt der Fokus auf Kontaktstellengerdusche, welche sich nach ihrem Ent-
stehungsmechanismus vereinfacht in zwei Kategorien einteilen: Aneinanderschlagen und Ruck-
gleiten [11; 14]. Beide Geridusche entstehen durch eine Relativverschiebung innerhalb eines Kon-
taktpaares. Diese tritt in den hier beriicksichtigten Féllen nur auf, wenn eine externe Anregung
erfolgt. Ein Beispiel ist die Fahrt iiber eine Schlechtwegstrecke, welche die Karosserie in Schwin-
gung versetzt. Diese Schwingung pflanzt sich dann bis in den Fahrzeuginnenraum fort [11] und
regt die zugehorigen Bauteile inklusive der Kontaktstelle an. Aber auch der Kunde selbst kann
Bauteile anregen und Storgerdusche erzeugen, wie durch das direkte Andriicken oder Anfassen
von Innenraumkomponenten. Folglich waren beispielsweise das Armaturenbrett [17; 19-21], die
Tiirverkleidungen [17; 22; 23] und die Fahrzeugsitze [24—-26] Gegenstand von Detailuntersuchun-
gen beziiglich Storgerduschen. Diese Komponenten tragen nach Nolan et al. [9] hauptsichlich zu

Storgerduschproblemen im Innenraum bei.

Das Gerdusch Klappern ist der Hauptvertreter der Kategorie ,,Aneinanderschlagen‘ und wird im
Folgenden nach Weisheit [13] als Synonym fiir diese verwendet. Beim Klappern 6ffnet und schlief3t
sich ein Kontakt zwischen zwei benachbarten Bauteilflichen wiederholt. Die Folge ist ein kontinu-

ierlich auftretendes Aufprallgerdusch. Im Kontaktbereich entsteht hierbei eine Relativverschiebung
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normal zur Kontaktoberflache. Initial haben die beiden beteiligten Kontaktflichen in der Regel
einen Abstand zueinander. Dieser Spalt ist fiir Bauteile mit Klapperproblemen héufig nicht ausrei-
chend grof3 dimensioniert und wird unter externer, dynamischer Anregung temporir geschlossen.
Klappern tritt jedoch auch auf, wenn sich zwei Bauteile bereits initial in Kontakt befinden. Die
externe Anregung fiihrt in diesem Fall zu einem dynamischen Offnen und beide Kontaktfliichen
werden wiederholt separiert. Dies tritt beispielsweise auf, wenn die beteiligten Flachen ohne aus-

reichende Vorspannung initial aneinander anliegen.

Das Geridusch Knarzen ist der Hauptvertreter der Kategorie ,,Ruckgleiten* und wird analog zum
Klappern als Synonym fiir diese Kategorie verwendet. Die Relativverschiebungen treten jedoch
nicht normal in Richtung der Kontaktflichen auf, sondern tangential. Dabei entsteht Reibung im
Kontakt, welcher zu wiederholten Haft- und Gleitphasen fiihrt (englisch stick-slip phenomenon).
Beim Losbrechen nach einer Haftphase wird sprunghaft Energie freigesetzt, wodurch ein Gerdusch
entsteht [15]. Eine notwendige Bedingung fiirs Knarzen ist daher, dass beide Bauteile auch normal
in Kontakt zueinanderstehen, da ohne Normalkraft auch keine Reibkraft entsteht. Sobald ein Spalt
zwischen zwei Bauteilen existiert, tritt kein Knarzen auf. Dariiber hinaus fiihrt nicht jede relative
Tangentialverschiebung zum Stick-Slip-Effekt und damit zu einem Knarzen [15]. Viele Faktoren
beeinflussen das Auftreten von Haft- und Gleitphasen wie beispielsweise die Relativgeschwindig-
keit, die Reibeigenschaften der Kontaktpaare, die Oberflachengiite, die Temperatur oder auch die
bereits angesprochene Normalkraft im Kontaktbereich [10; 15; 27-32].

Es treten auch Mischformen von Klappern und Knarzen auf. AuBlerdem gibt es noch weitere Kon-
taktstellengerdusche wie z.B. das Losen von Klebeverbindungen. Beides wird im Rahmen dieser
Arbeit jedoch nicht betrachtet.

1.1.2 Storgeriduschprognose

Wie bereits dargestellt, ist eine Prognose von Storgerduschen ohne Komponenten- oder Gesamt-
fahrzeugversuche erstrebenswert, um die Entwicklungskosten zu senken. Ein erster Ansatz, das
Storgerduschrisiko eines Bauteils zu reduzieren, ist die Vermeidung von Kontakt- und Engstel-
len. Solche Stellen lassen sich durch einen erfahrenen Konstrukteur bereits mit Hilfe von CAD-
Modellen (englisch computer-aided design) virtuell identifizieren. Haufig gelingt es jedoch nicht,
potenzielle Problemstellen giinzlich zu vermeiden, weil beispielsweise der zur Verfiigung stehende
Bauraum nicht ausreichend grof} ist oder storgerduschgiinstige, groe Abstinde von Flichen nicht

den dsthetischen Anspriichen der Kunden geniigen.

Daher wurden Ansitze auf Basis von strukturmechanischen Simulationsmodellen entwickelt, wel-
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che sich primir in zwei Kategorien einteilen lassen: Verfahren auf Basis linearer Theorien ohne
Abbildung der Kontaktstellen und Verfahren auf Basis nichtlinearer Theorien inklusive der Abbil-
dung des Bauteilkontakts.

Verfahren auf Basis linearer Theorien

Zur Prognose von Storgerduschen wurden in der Vergangenheit Berechnungsverfahren auf Ba-
sis linearer Theorien entwickelt und eingesetzt [17; 19-21; 23; 25; 33; 34]. Dabei werden in der
Regel zunichst durch eine Modalanalyse die Eigenfrequenzen und Eigenformen mit Hilfe der
Finite-Elemente-Methode (FEM) des Systems bestimmt. AnschlieBend wird die Systemantwort
bei externer Anregung im Zeit- oder Frequenzbereich berechnet. Im Nachgang werden Relativ-
verschiebungen zwischen benachbarten Bauteilen ausgewertet. Diese Methoden sind Bestandteil
kommerzieller Softwarepakete [35-38]. Daher ist die genaue Implementierung fiir den Benutzer

nicht einsehbar.

Berechnungsverfahren auf Basis linearer Theorien sind im Entwicklungsprozess von Automobilen
etabliert und bei vielen Fahrzeug- und Komponentenherstellern im Einsatz. Alle Verfahren haben
jedoch eine Gemeinsamkeit: Der Kontakt zwischen Bauteilen wird grundsétzlich vernachlissigt,
da dieser nur mit nichtlinearen Verfahren physikalisch abzubilden ist. Daher ist die berechnete Sys-
temantwort eine starke Vereinfachung der Wirklichkeit und es lassen sich keine Absolutaussagen
treffen. Dies hat wiederum zur Folge, dass die Horbarkeit von Storgerduschen nicht bewertbar ist,

sondern nur ein Storgerduschrisiko fiir jede potenzielle Kontaktstelle ausgegeben wird.

Verfahren auf Basis nichtlinearer Theorien

Verfahren auf Basis nichtlinearer Theorien versuchen die Nachteile der linearen Verfahren zu um-
gehen, indem sie die Kontaktstellen abbilden. Fiir Klappern beriicksichtigen beispielsweise Her
et al. [39] oder Fegelman et al. [40] den Normalkontakt zwischen zwei Bauteilen und waren so-
mit in der Lage, wiederholte Anschlagvorginge physikalisch abzubilden und Klappergerdusche zu

quantifizieren.

Wie bereits in Abschnitt 1.1.1 beschrieben, ist der Stick-Slip-Effekt das zugrunde liegende physi-
kalische Phdnomen von Knarzgerduschen. Diverse Autoren zeigten bereits, dass dieser mit Hilfe
der HBM grundsitzlich abbildbar ist [41-44]. Weisheit et al. [13; 45-47] demonstrierten hingegen
konkret, dass die HBM zur Prognose von Knarzgerduschen verwendbar ist. Durch die physikali-
sche Abbildung der Kontaktstelle liel sich zudem die abgestrahlte Schallleistung berechnen und

somit eine Quantifizierung durchfiihren.
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Die HBM ist grundsitzlich auch in der Lage, wiederholte Anschlagvorginge zu beschreiben [48].
Diese sind, wie bereits in Abschnitt 1.1.1 beschrieben, die Grundlage von Klappergerdauschen. Zur
Prognose von Getriebeklappern verwenden beispielsweise Comparin et al. [49], Kahraman et al.
[50] oder Yang et al. [51] die HBM.

1.2 Wissenschaftlicher Beitrag der vorliegenden Arbeit

Die vorliegende wissenschaftliche Arbeit leistet einen Beitrag zur verbesserten Storgerduschpro-
gnose von Fahrzeugkomponenten mit Hilfe der HBM und beantwortet unter anderem folgende

Forschungsfragen:

* Ist die Methode der harmonischen Balance geeignet, knarzende Fahrzeugkomponenten zu
beschreiben und lassen sich fiir ein reales Bauteil knarzende Konfigurationen von nicht knar-

zenden Konfigurationen unterscheiden (siehe eingebundene Veroffentlichung [1])?

 Lisst sich die Prognosegiite fiir Knarzgerdusche durch eine detailliertere Kontaktmodellie-

rung erhohen (siehe eingebundene Veroffentlichung [2])?

* Ist die Methode der harmonischen Balance in der Lage Klappergerduschen zu beschreiben
und lassen sich klappernde Konfigurationen von nicht klappernden Konfigurationen unter-

scheiden (siehe eingebundene Veroffentlichung [3])?

Veroffentlichung [1]:

Um die Eignung der HBM zur Prognose von Knarzgerduschen am Beispiel einer realen Fahr-
zeugkomponente zu bestitigen, wurden im Rahmen der eingebundenen Veroffentlichung [1] vi-
broakustische Messungen an einer knarzenden Tiirverkleidung durchgefiihrt. Dazu wurde diese
mit Hilfe eines Shakers harmonisch angeregt. Au8erdem wurde ein 3d finite Elemente Modell der
Tiirverkleidung erstellt, auf welches die HBM angewendet wurde. Die gemessenen und berech-
neten Systemantworten wurden verglichen, um zu beurteilen, ob die HBM grundsitzlich geeignet
ist, Knarzphinomene an Fahrzeugkomponenten zu beschreiben. Zusitzlich wurde untersucht, ob
es moglich ist, knarzende, von nicht knarzenden Konfigurationen auf Basis der Systemantworten

zu unterscheiden und untersucht, welche Folgen dies auf die abgestrahlte Schallleistung hat.
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Veroffentlichung [2]:

Bei der physikalischen Abbildung von Storgerduschen hat die Kontaktmodellierung einen groflen
Einfluss auf die Simulationsergebnisse. Die eingebundene Verdffentlichung [2] untersucht, in wel-
cher Weise eine variable Normalkraft die nichtlineare Systemantwort besser vorhersagt und somit
eine hohere Prognosegiite von Knarzgerduschen erzielt wird. Dazu wurden Simulationen mit Hil-
fe der HBM unter Verwendung von zwei unterschiedlichen Kontaktformulierungen durchgefiihrt:
Eine konstante und eine variable Normalkraft im Kontaktbereich. Messungen an einem Knarzpriif-

stand validieren die Simulationsergebnisse.

Veroffentlichung [3]:

Wihrend die eingebundenen Veroffentlichungen [1] und [2] ausschlieflich Knarzgerdusche un-
tersuchen, fokussiert sich Veroffentlichung [3] auf die Prognose von Klappergerduschen. Im Ver-
gleich zum Knarzen tritt beim Klappern wiederholt eine Separation im Kontakt auf. Es wurde
ein Priifstand entwickelt, welcher in der Lage ist, reproduzierbar Klappergerdusche zu erzeugen.
Anschliefend wurde die Systemantwort des Priifstands fiir klappernde und nicht klappernde Kon-
figurationen gemessen. Mit Hilfe von Simulationen auf Basis der HBM wurde zudem die Sys-

temantwort berechnet und validiert.
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Methodisches Vorgehen

2.1 Die Methode der harmonischen Balance

Die eingebundenen Veroffentlichungen [1], [2] und [3] verwenden die HBM zur Prognose von
Storgerdauschen unter Beriicksichtigung verschiedener Kontaktformulierungen. Die im Rahmen
dieser Arbeiten gewihlte Umsetzung der HBM wird im Folgenden detailliert erklért. Einen gu-
ten Uberblick und eine Einfiihrung in die HBM liefern zudem [52] und [53].

2.1.1 Umformung der Bewegungsgleichung

Die HBM lost die Bewegungsgleichung
Mii (r) +Du(r) + Ku(r) =f. (¢) + £y (u,0,7) (2.1)

im Frequenzbereich.

Die linke Gleichungsseite der Bewegungsgleichung (2.1) enthilt die Massenmatrix M, die Damp-
fungsmatrix D und die Steifigkeitsmatrix K, sowie die Verschiebungen u und deren Ableitungen
nach der Zeit u und ii. Die rechte Gleichungsseite enthilt die Krifte. Diese werden aufgeteilt in
eine externe Anregungskraft f. und eine interne, nichtlineare Kraftkomponente f;;;, welche ihren

Ursprung im Kontakt hat.

In der Bewegungsgleichung (2.1) sind die Verschiebungen u und Krifte f grundsitzlich abhéingig
von der Zeit t. Zur Anwendung der HBM wird die Annahme getroffen, dass die Anregungskrifte



2 Methodisches Vorgehen

periodisch sind und sich in einer Fourierreihe der Form

=

Z o ks Sin (koot) +f. ¢ cos (ker )] (2.2)

entwickeln lassen. Hierbei représentiert @ die Grundfrequenz, /& die Anzahl der Harmonischen und

fe 1 s und £ ; . die Fourierkoeffizienten fiir Sinus und Kosinus fiir die Harmonische k.

AuBerdem wird angenommen, dass die zu errechnenden Verschiebungen u und die nichtlinearen

Krifte f;,) (u,1,7) ebenfalls periodisch sind und damit als Fourierreihen darstellbar sind:

™M=

u
u(r) = g,c +

[uy. sin (kot) +uy ¢ cos (kor)] 2.3)
k

1

nlOc

£ (u,1,1) Z £l ks 8in (ket ) + f1 ¢ cos (kor)] . (2.4)

Durch dieses Vorgehen erzwingt die HBM eine stationire, periodische Losung im eingeschwun-
genen Zustand. Dabei wird stets dieselbe Grundfrequenz @ in den Fourierreihen (2.2) - (2.4) ver-

wendet.

Die Fourierreihe der Verschiebungen u aus Gleichung (2.3) ldsst sich nach der Zeit ableiten. Somit

erhidlt man die Fourierreihe fiir die Geschwindigkeiten @ und die Beschleunigungen ii:

u(r) =

h
k=

[kouy s cos (kor) — kouy ¢ sin (kor)] (2.5)
1

[~k 0%y g sin (kot) — kK @”uy c cos (kor)] . (2.6)

1
k-
™M=

Setzt man die Fourierreihen (2.2) bis (2.6) in die Bewegungsgleichung (2.1) ein, so wird das Er-

gebnis nach seinem Sinusanteil

h
Y | (K—ko’M)u s — koDuy o — £y s —fe s | sin (kor) =0 (2.7)
k=1 d

=0

und seinem Kosinusanteil

h

Y | (K=K 0’M) g+ koDuy g — £y e —fexc | cos (kor) = 0. (2.8)
k=0 | ~~ d
=0



2.1 Die Methode der harmonischen Balance

sortiert und aufgeteilt.

Die Gleichungen (2.7) und (2.8) sind allgemein erfiillt, wenn die in den eckigen Klammern darge-
stellten Vorfaktoren gleich Null sind. Dabei wird beriicksichtigt, dass dies fiir jedes k erfiillt sein
muss. Die statische Losung lédsst sich durch Gleichung (2.8) fiir den Fall k = 0 beriicksichtigen.

AuBerdem lassen sich die zu Null gesetzten Vorfaktoren aus den Gleichungen (2.7) und (2.8) als
neues Gleichungssystem interpretieren. Dieses lédsst sich iibersichtlich darstellen, indem man die
Fourierkoeffizienten fiir die Verschiebungen u, die Anregungkrifte f. und die nichtlineare Krifte

f.; in Vektoren anordnet:

~ . T T T T T 1T
u= [uO,C ul7s u17c uh,s uh,c] ) (29)
r A T T T T T
fe - [fe,O,c fe,l,s fe,l,c fe,h7s fe,h,c] ) (2-10)
T _rel T T T i T
for = [fnLO,C fnl,l,s fnl,17c fnl,h,s fnl,h,c] : (2.1

Das zu 16sende Gleichungssystem lisst sich schlieflich durch eine Umsortierung im Frequenzbe-

reich wie folgt darstellen:

M(0)+D(0)+K(0)]i=S(0)i="F -+ @). (2.12)

Die Summe aus der dynamischen Massenmatrix M (@), der dynamischen Dampfungsmatrix D (@)
und der dynamischen Steifigkeitsmatrix K (@) wird definiert als die dynamische Systemmatrix

S (), wobei die einzelnen Teilmatrizen wie folgt aufgebaut sind:

_0 0 0 0 0 —
0 —1’0’M 0 0 0
) 0 0 —1’0’M ... 0 0
M(w) = , (2.13)
0 0 0 . —Ho™M 0
0 0 0 0 —no*M
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0 0 0 0 0
0 0 —loD ... 0 0
) 0 loD 0 .. 0 0
D (o) = : (2.14)
0 0 0 0 —hoD
0 0 0 . hoD 0
K 0 0
) 0 K .. 0
K(w)= . (2.15)
0 0 K

Mit Hilfe der HBM lassen sich grundsitzlich auch Nichtlinearititen erfassen. Eine zufrieden-
stellende Prognosegiite ist dann oft nur erreichbar, wenn hohere Harmonische verwendet wer-
den. In der Literatur wird dies hdufig im Namen beriicksichtigt und daher auch von der Multi-
Harmonische-Balance-Methode [44; 52; 54] gesprochen. Im Rahmen dieser Arbeit kommt der
Begriff HBM unabhingig von der Anzahl der Harmonischen zum Einsatz. Hohere Harmonische
sind beispielsweise notig, falls Kontakt oder nichtlineare Federkrifte mit einer hohen Prognose-
giite beriicksichtigt werden sollen. Periodische Kontaktvorginge finden zum Beispiel an Turbi-
nenschaufeln in Flugzeugtriebwerken statt. Daher wurde die HBM in diesem Kontext maBgeb-
lich eingesetzt und weiterentwickelt [42; 55-60]. Aber auch in Strukturen mit Fiigestellen wur-
de mit Hilfe der HBM das Ubertragungsverhalten unter Beriicksichtigung von Kontakt analysiert
[44; 52; 61; 62]. Ein bekanntes Beispiel fiir kubische und damit nichtlineare Federkrifte ist der
Duffing-Oszillator [63; 64], fiir welchen ebenfalls die HBM zur Berechnung der Systemantwort
verwendet wird [52; 53; 65].
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2.1 Die Methode der harmonischen Balance

2.1.2 Losung der Bewegungsgleichung
Alternating-Frequency-Time-Methode

Die HBM verwendet zur Losung der Bewegungsgleichung (2.1) die Systemgleichung im Fre-
quenzbereich (2.12). Cameron und Griffin [66] haben zu deren Losung die Alternating-Frequency-
Time-Methode (AFT) vorgeschlagen, welche auch bereits zur Storgerduschprognose eingesetzt
wurde [13; 45-47]. Die eingebundenen Verdffentlichungen [1-3] dieser Arbeit verwenden eben-
falls die AFT.

Wie im Namen bereits angedeutet, wechselt die AFT zwischen dem Frequenzbereich und dem

Zeitbereich hin und her. Das Vorgehen ist in Abbildung 1 veranschaulicht.

Kontakt

g u (t), u(t) £ (u, 0, t)
) -

Startannahme

keine Konvergenz

Abbildung 1: Veranschaulichung der Alternating-Frequency-Time-Methode.

Der Startpunkt ist eine Annahme fiir die Fourierkoeffizienten der Verschiebungen ay. Diese An-
nahme ist beispielsweise die Losung des linearen Gleichungssystems ohne Beriicksichtigung des
Kontakts oder aber die Losung des linearen Gleichungssystems fiir permanentes Haften. Anschlie-
Bend werden die angenommenen Fourierkoeffizienten verwendet, um mit Hilfe von Gleichung
2.3 die Verschiebungen in den Zeitbereich zu transformieren. In diesem wird dann der Kontakt
ausgewertet und die zugehorigen Kontaktkrifte £ (u,u,) berechnet, aus welchen sich die Fou-

rierkoeffizienten der nichtlinearen Kréfte f’nl bestimmen lassen.

AnschlieBend erfolgt die Uberpriifung von Gleichung (2.12) auf Konvergenz. Die Annahme fiir

11



2 Methodisches Vorgehen

die Fourierkoeffizienten fiihrt in der Regel nicht nach dem ersten Durchlauf zu einer konvergier-
ten Losung. Daher wird Gleichung (2.12) unter Verwendung eines Trust-Region-Verfahrens oder
des Newton-Raphson-Verfahrens iterativ gelost, wobei fiir jede Iteration j eine neue Ndherungslo-
sung fiir die Fourierkoeffizienten der Verschiebungen ii; bestimmt wird. Die eingebundenen Ver-
offentlichungen [1-3] verwenden dazu das innerhalb der Matlab fsolve-Routine implementierte
Trust-Region-Dogleg-Verfahren [67]. Die bendtigte Tangentenmatrix ndhert man beispielsweise
mit Hilfe der Finite-Differenzen-Methode (FDM) an [43; 66].

Berechnung der Fourierkoeffizienten

Innerhalb der AFT wird die Losung der nichtlinearen Krifte f,; (u,w,#) zuriick in den Frequenz-
bereich transformiert. Dazu bendtigt man die Fourierkoeffizienten, welche sich durch Integration

berechnen lassen:

2 T
o = > /0 £, (u,i0,7) d, (2.16)
2 T
foris = 7 /0 £, (i )sin(kor)dr,  k=1,2..h, 2.17)
2 T
fige = = /O £ (u,0,1)cos (kor)di,  k=1,2..h. (2.18)

Der aus diesen Fourierkoeffizienten aufgebaute Vektor £, nach Gleichung (2.11) wird anschlie-
Bend verwendet um die Systemgleichung im Frequenzbereich (2.12) auf Konvergenz zu iiberprii-

fen.

2.1.3 Kontakt

Im Rahmen der eingebundenen Veréffentlichungen [1-3] wird die HBM zur Prognose von Stor-
gerduschen eingesetzt. Wie bereits in Abschnitt 1.1.1 dargestellt, haben diese ihren Ursprung im
Kontakt schwingender, benachbarter Bauteile. Daher ist es essenziell, diesen auch im Simulations-

modell abzubilden, um eine quantitative Analyse von Storgerdauschen zu ermoglichen.

Wie bereits in Abschnitt 2.1.2 beschrieben, ldsst sich dazu die AFT verwenden. Der Kontakt wird
folglich im Zeitbereich ausgewertet und die Zeit ¢ diskretisiert. Dazu unterteilt man eine Periode

T in N Stiitzstellen, welche sequenziell mit Hilfe des Laufindex / durchlaufen werden:

T
t=1—. 2.19
N (2.19)

12



2.1 Die Methode der harmonischen Balance

Jede der eingebundenen Veroffentlichungen verwendet ein oder mehrere Knoten-zu-Knoten Kon-
taktelemente, welche in den Abbildungen 2-4 dargestellt sind. Da man von kleinen Relativver-
schiebungen ausgeht und in allen eingebundenen Veroffentlichungen die Kontaktflichen als eben
angenommen werden, sind die globalen Koordinaten als lokale Kontaktkoordinaten interpretierbar.

Dabher reprisentiert x stets die Normalenrichtung und y und z stets die Tangentialrichtungen.

Abbildung 2 zeigt das in der eingebundenen Veroffentlichung [1] verwendete Kontaktelement,
welches auch bereits in der Literatur verwendet wurde [13; 45; 47]. Es beinhaltet eine konstante
Normalkraft f;, und ist daher lediglich in der Lage, stets geschlossene Kontakte zu approximie-
ren. Daher eignet es sich ausschlieBlich zur Knarzgerduschprognose. Die beiden Kontaktknoten
A und B sind nicht am selben Ort dargestellt, um die Funktion des Kontaktelements besser zu
visualisieren. Es bietet sich jedoch an, fiir A und B dieselben Koordinaten zu wihlen, was bei der
Vernetzung beriicksichtigt werden muss. In z-Richtung ist ein Federelement mit einer Steifigkeit

¢ in Reihe mit einem Reibelement geschaltet. Die y-Richtung wird als reibungsfrei angenommen.

/\aj

Abbildung 2: In Veroffentlichung [1] verwendetes Knoten-zu-Knoten Kontaktelement mit einer
konstanten Normalkraft und einer Tangentialkraft in z-Richtung.

Abbildung 3 zeigt das in der eingebundenen Veroffentlichung [2] verwendete Kontaktelement,
welches eine Abwandlung des von Suess verwendeten Kontaktelements [44; 52] ist. Im Gegensatz

zu [44; 52] wird jedoch, analog zu Abbildung 2, die y-Richtung als reibungsfrei angenommen.
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2 Methodisches Vorgehen

Im Vergleich zum Kontaktelement aus Abbildung 2 ist in Normalenrichtung ein Federelement mit
der Steifigkeit ¢, geschaltet. Dieses Federelement beriicksichtigt eine Separation in Normalenrich-
tung. Daher eignet sich diese Kontaktformulierung nicht nur zur Prognose von Knarzgeriuschen,
sondern grundsitzlich auch zur Prognose von Klappergerduschen. Die weiteren Bestandteile des

Kontaktelements aus Abbildung 3 sind analog zum Kontaktelement aus Abbildung 2 aufgebaut.

/\zv

Cn

A

Ct

Abbildung 3: In Veroffentlichung [2] verwendetes Knoten-zu-Knoten Kontaktelement mit einer
variablen Normalkraft und einer Tangentialkraft in z-Richtung.

Abbildung 4 zeigt das in der eingebundenen Veroffentlichung [3] verwendete Kontaktelement.
Dieses reprisentiert einen Spezialfall des in Abbildung 3 zu sehenden Kontaktelements fiir rei-
bungsfreie Kontakte in Tangentialrichtung. Aus diesem Grund ist das Federelement in z-Richtung
verzichtbar. Da keine Reibung beriicksichtigt wird, tritt beim Einsatz dieses Kontaktelements auch
kein Stick-Slip-Effekt auf, weshalb sich das Element aus Abbildung 4 ausschlieBlich zur Prognose

von Klappergerduschen eignet.

Im Folgenden wird die Berechnung der Kontaktkrifte fiir die einzelnen Kontaktelemente in Normalen-
und Tangentialrichtung dargestellt. Dabei werden die Gleichungen jeweils fiir ein einzelnes Kon-
taktelement aufgezeigt und daher auf eine Darstellung der Kontaktkrifte als Vektoren verzichtet.
Die nichtlinearen Krifte f; (u,1,¢) sind hingegen eine VektorgroBe, da sich diese im Allgemeinen

aus mehreren Kontaktelementen mit verschiedenen Richtungskomponenten zusammensetzen.
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2.1 Die Methode der harmonischen Balance

Cn

A

Abbildung 4: In Veréffentlichung [3] verwendetes Knoten-zu-Knoten Kontaktelement mit einer
variablen Normalkraft und ohne Reibung in Tangentialrichtung.

Normalenrichtung

Fiir das Kontaktelement aus Abbildung 2 ist die Normalkraft konstant. Daher ist diese unabhéngig

vom Laufindex /:

fain (1) = konstant. (2.20)

Fiir die Kontaktelemente aus den Abbildungen 3 und 4 lisst sich die Normalkraft nach der ,,Penalty‘‘-
Methode berechnen. Fiir jedes Zeitinkrement / wird dazu die Durchdringung g, (/) mit Hilfe der
Verschiebungen der Kontaktknoten A (ua x (1)) und B (up x (7)) in x-Richtung ausgewertet. Initiale

Durchdringungen oder Spalte werden durch die Konstante u;yi  beriicksichtigt:

gn (1) = upx () —uax () — tinitx- (2.21)

Ist uipir,» > O existiert eine initiale Durchdringung, fiir i, < 0 ein Spalt. Demzufolge separiert
der Kontakt fiir g, (/) > 0 und die Normalkraft f;, (/) ist gleich Null. Fiir g, () < 0 wird das Fe-

derelement mit der Steifigkeit ¢, aktiviert und die Normalkraft ist proportional zur Durchdringung
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2 Methodisches Vorgehen

gn (1). Die Normalkraft f;, (/) ldsst sich schlieBlich fiir jedes Zeitinkrement / berechnen:

0 fiir gn (1) > 0 Separation

Join (1) = (2.22)

—cngn (1) fiir gy (1) < 0 Kontakt

Tangentialrichtung

Die Kontaktelemente aus den Abbildungen 2 und 3 sind in Tangentialrichtung analog aufgebaut.
Im Folgenden werden die zugehdrigen Gleichungen zur Berechnung der Tangetialkrifte fiir diese
beiden Kontaktelemente dargestellt. Fiir das Kontaktelement aus Abbildung 4 sind diese Krifte
fare (1) gleich Null, was dem Spezialfall u = 0 entspricht.

Das in z-Richtung angebrachte Reibelement wird mit einem Federelement mit der Steifigkeit ¢
in Reihe geschaltet. Des Weiteren nimmt man an, dass der Reibkoeffizient ¢ konstant ist. Dem-

zufolge lasst sich die Tangentialkraft fy (/) fiir jedes Zeitinkrement / nach folgender Gleichung

berechnen:
0 fiir g, (1) > 0 Separation
Jare (1) = < fut.enate (1) fiir g, (1) <0 und | forchafc ()| < furmax (1) Haften -
fnl,t,max (l) sign (fnl,t,haft (l)) fiir g, (l) < 0und |fnl,t,haft (l) | > fnl,t,max (l) Gleiten

(2.23)

fa1t (1) wirkt dabei nur in z-Richtung, wihrend die Tangentialkraft in y-Richtung fiir alle betrach-

teten Kontaktelemente gleich Null ist.

Es ldsst sich erkennen, dass Gleichung (2.23) drei Félle unterscheidet. Existiert ein Spalt in Nor-
malenrichtung (g (/) > 0) zwischen den Kontaktknoten A und B, tritt fiir dieses Zeitinkrement /
Separation auf und die Tangentialkraft f;;;( (/) ergibt sich zu Null.

Wird der Spalt geschlossen (g () < 0) werden die Fille Haften und Gleiten unterschieden. Fiir
das Kontaktelement aus Abbildung 2 geht man davon aus, dass der Kontakt stets geschlossen ist.

Somit tritt fiir dieses Element keine Separation auf.

Grundsitzlich ldsst sich im Kontakt nicht eine beliebig hohe Tangentialkraft iibertragen, weil die
maximal iibertragbare Tangentialkraft f;,; ¢ max (/) iber den Reibkoeffizienten u und durch die Nor-

malkraft fi, (1) limitiert ist:

fnl,t,max (l) - .ufnl,n (l) . (2.24)
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2.1 Die Methode der harmonischen Balance

Um zu iiberpriifen, ob Haften oder Gleiten auftritt, wird daher eine Testkraft fp ¢ nafe (/) definiert,

welche den Haftfall annimmt:

Javenaft (1) = cifup 7 (1) —ua, (1) —u 2 (I = 1) +uaz (I = D]+ fae (1= 1). (2.25)

Diese Testkraft fy natt (I) ist abhédngig von der Verschiebungsidnderung der Kontaktknoten A und
B, vom vorherigen Zeitinkrement / — 1 zum aktuellen Zeitinkrement /, der Federsteifigkeit ¢, sowie

der Tangentialkraft des vorherigen Inkrements fy¢ (I —1).

Solange die maximal iibertragbare Tangentialkraft f; ¢ max (/) groBer ist als der Betrag der Testkraft
| fal.thatt (1) | wird Haften angenommen und die Tangentialkraft fy ¢ (/) wird der Testkraft fp; ¢ hafe (/)
gleichgesetzt. Solange die maximal iibertragbare Tangentialkraft fmax (/) kleiner oder gleich
dem Betrag der Testkraft |fi¢naft (/)| ist, tritt Gleiten auf und die Tangentialkraft wird unter Be-
riicksichtigung der aktuellen Reibrichtung auf die maximal tibertragbare Tangentialkraft fp) (max

begrenzt.

Durch das gewihlte Vorgehen wird das Federelement wihrend des Haftens ge- oder entspannt,
bis die maximal iibertragbare Tangentialkraft tiberschritten wird und Gleiten einsetzt. Im Gleitfall

wird das Federelement dann zuriickgesetzt.

Zur Berechnung der Tangentialkréifte muss nach Gleichung (2.25) die Tangentialkraft des vorheri-
gen Zeitinkrements / — 1 bekannt sein. Dies ist im ersten Zeitinkrement jedoch nicht der Fall. Aus
diesem Grund werden zwei Perioden durchlaufen, wobei die erste Periode nur dazu dient, den in-
itialen Kontaktzustand fiir die zweite Periode zu identifizieren. Als Annahme zum Start der ersten
Periode wird der Haftfall verwendet. Die zweite Periode wird dann zur eigentlichen Auswertung

der Kontaktkréfte und zur Berechnung der Fourierkoeffizienten nach Abschnitt 2.1.2 verwendet.

2.1.4 Berechnung der Tangentenmatrix

Wie bereits in Abschnitt 2.1.2 dargestellt, ist unter Verwendung der AFT die Systemgleichung
grundsitzlich mit Hilfe der FDM losbar. Die Tangentenmatrix wird dabei angenihert, was einen
hohen numerischen Aufwand bedeutet. Aus diesem Grund ist es erstrebenswert, analog zu [44;
52; 68] eine analytische Berechnung der Tangentenmatrix fiir die in Abschnitt 2.1.3 dargestellten

Kontaktelemente durchzufiihren.

Das Vorgehen ist analog zu [52] gewihlt und wir im Rahmen dieser Arbeit fiir die verwendeten

Kontaktelemente adaptiert. Zu diesem Zweck wird das Residuum R (ii) der Systemgleichung im
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2 Methodisches Vorgehen

Frequenzbereich (2.12) durch Umstellung definiert:

R(i) =Sia—f. —F, (d). (2.26)

Die Tangentenmatrix dR/dii entspricht der Ableitung des Residuums nach den Fourierkoeffizien-

ten der Verschiebungen:

JR J(Si—f. —f,(a of (

35 ( 3G (@) 81E1 ) (2.27)
Aus Gleichung (2.27) wird ersichtlich, dass sich die Tangentenmatrix aus der dynamischen Sy-
stemmatrix S und den Ableitungen der nichtlinearen Krifte im Frequenzbereich nach den Fourier-
koeffizienten der Verschiebungen 9f,; (i) /dii zusammensetzt. Die dynamische Systemmatrix S ist
bekannt (siehe Gleichungen (2.12) bis (2.15)). Zur Berechnung der Ableitungen der nichtlinearen
Krifte im Frequenzbereich nach den Fourierkoeffizienten der Verschiebungen ofy(ii)/di wird
die Fouriertransformation .%# und die Ableitungen der nichtlinearen Krifte im Zeitbereich nach

den Fourierkoeffizienten der Verschiebungen dfy; (u)/dii verwendet:

ol

u o

ohu(@) _0F (Ea(w) _ (3fnl (“>>_ (2.28)

Die Kontaktgleichungen (2.20) bis (2.25) fiir die nichtlinearen Krifte im Zeitbereich werden nun in
Gleichung (2.28) eingesetzt. AnschlieBend werden alle Verschiebungen im Zeitbereich durch die
Fourierreihe der Verschiebungen (2.3) ersetzt, was nun eine Ableitung nach den Fourierkoeffizien-
ten der Verschiebungen fiir jedes Zeitinkrement / ermoglicht. Ist der Verlauf fiir jedes Inkrement /

bekannt, ist der Beitrag der Tangentenmatrix mit Hilfe der Fouriertransformation bestimmbar.

Zur Berechnung der Ableitungen unterscheidet man nun diverse Fille. Einerseits treten verschiede-
ne Kontaktzustinde (Separation, Haften und Gleiten) auf, andererseits werden verschiedene Kon-
taktrichtungen (Normalenrichtung und Tangentialrichtung) betrachtet. Fiir jeden dieser Fille wer-
den die zugehorigen Ableitungen separat aufgelistet, weshalb diese im Folgenden nicht mehr als

Vektoren dargestellt werden.

AuBerdem ist zu beachten, dass die Ableitungen grundsitzlich fiir jedes Kontaktelement gebildet
werden und sich zudem fiir Sinus- und Kosinus-Fourierkoeffizienten unterscheiden. Zur Komplexi-
tiatsbegrenzung werden im Folgenden die Ableitungen ausschlielich fiir die Kosinus-Fourierkoeffizienten
und fiir das Kontaktelement aus Abbildung 3 dargestellt. Dieses ist das Komplexeste, welches im

Rahmen dieser Arbeit verwendet wurde.
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2.1 Die Methode der harmonischen Balance

Fiir den Haftfall lassen sich die Ableitungen wie folgt berechnen:

dfun(l) 2n
ET =cpcos | k N [, (2.29)
Ual) _ (2.30)
auk,c,t

dfue(l)  dfae(l—1)

a’/‘k,c,n al"k,c,n

8fnl,t (l) . 2_77: B 2_77: N afnl,t (l - 1)
= ¢y <cos (k N l) cos <k N (1 1))) + . (2.32)

8uk,c,t aMk,c,t

(2.31)

Die Gleichungen (2.29) bis (2.32) reprisentieren hierbei die Ableitungen der nichtlinearen Krifte
im Zeitbereich fiir ihre Normalkomponente f, (/) oder ihre Tangentialkomponente fy1¢ (/) nach
den Fourierkoeffizienten fiir eine Normalenrichtung u; ., oder Tangentialrichtung u; ¢ fiir jede
Harmonische k. Als Tangentialrichtung wird hierbei nur die reibungsbehaftete Richtung, also die

globale z-Richtung verstanden. Fiir alle Kontaktelemente wirkt lediglich in diese eine Reibkraft.

Analog zu Gleichung (2.25) enthalten die Gleichungen (2.31) und (2.32) fiir das aktuelle Inkre-
ment / Beitrdage des vorherigen Inkrements / — 1. Aus diesem Grund werden jeweils zwei Perioden
innerhalb der AFT durchlaufen, bevor die Zeitverldufe ausgewertet werden und die Beitrdge der

Tangentenmatrix berechnet werden.

Fiir den Gleitfall hingen alle Ableitungen nur vom aktuellen Inkrement / ab und berechnen sich

wie folgt:
A forn (1) 27
—_ = k—1 2.33
E cncos (k= l ), (2.33)
0 [ 27 .
;Lt() = Hcpcos (k_l> sign (fnl,t,stick (l)) ) (2.34)
Ukcn N

8fn1,n (l) . afnl,t (l)

a”k,c,t a’ftk,c,t

=0. (2.35)
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Fiir den Separationsfall sind alle Ableitungen gleich Null:

0 fain (1) _ 9 fuin (1) _ d fut (1) _ 9 fui (1) =0. (2.36)

al"k,c,n 81"k,c,t aMk,c,n aMk,c,t

2.2 Modellreduktion

An den Gleichungen (2.13) - (2.15) ldsst sich erkennen, dass sich die Dimension von Gleichung
(2.12) im Vergleich zur Bewegungsgleichung (2.1) um den Faktor (14 2-4) erhoht. Dies fiihrt zu
einem hohen numerischen Aufwand, falls viele Harmonische beriicksichtigt werden. In der ein-
gebundenen Veroffentlichung [1] werden bis zu 75 Harmonische verwendet, in [2] sogar bis zu
200 und in [3] bis zu 101. Um die Systemgleichung (2.12) mit den zur Verfiigung stehenden Re-
chenressourcen zu 16sen, wird das Craig-Bampton Verfahren [69] zur Modellreduktion verwendet.
Eine Herleitung der Methode ist in [13] zu finden.

Der Einsatz von Modellreduktionsverfahren zur Anwendung der HBM ist etabliert und wird bei-
spielsweise in [13; 44; 47; 52] verwendet. Auch zur Storgerduschprognose wurden solche Ansitze

bereits untersucht [70].

2.3 Dampfungsmodellierung

Vor Anwendung der HBM miissen die Steifigkeitsmatrix K, die Dampfungsmatrix D und die Mas-
senmatrix M bekannt sein. In den eingebundenen Verdffentlichungen [1-3] wird die FEM zur
Berechnung der Steifigkeitsmatrix K und der Massenmatrix M verwendet. Durch den Einsatz von
Kontaktformulierungen mit Reibung (siehe Abschnitt 2.1.3) wird im System Energie dissipiert.

Zusitzlich ist es erstrebenswert, die Materialdimpfung zu beriicksichtigen.

Zu diesem Zweck wird in den eingebundenen Veroffentlichungen [1-3] die Rayleigh Dimpfung
[71; 72] verwendet, bei welcher sich die Dampfungsmatrix D aus der Steifigkeitsmatrix K und der

Massenmatrix M zusammensetzt:

D = oM + K. (2.37)

Die Steifigkeitsmatrix K und die Massenmatrix M werden in Gleichung (2.37) jeweils mit den

sogenannten Rayleigh-Koeffizienten o und B gewichtet, welche im Vorfeld einer Simulation be-
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2.4 Abgestrahlte Schallleistung

stimmt werden. Verschiedene Rayleigh-Koeffizienten o und B fithren dabei zu unterschiedlichen

DampfungsmaBen {; .., an den jeweiligen Eigenfrequenzen des Systems f;:

o

o i+ﬁ7rfi. (2.38)

Ci,ray =

Soll an den ersten beiden Eigenfrequenzen f; und f> jeweils ein bestimmtes DampfungsmaB {; 4y
und > 4y beriicksichtigt werden, so sind & und B berechenbar, da zwei Gleichungen verwendet
werden um genau zwei unbekannte Parameter ¢ und 8 zu bestimmen. Dieses Vorgehen wurde in

den eingebundenen Veroffentlichungen [2] und [3] gewdhlt.

Sollen mehrere Eigenfrequenzen beriicksichtigt werden, so ist es mit Optimierungsverfahren mog-
lich o und B so zu bestimmen, dass die Dampfungsabweichung an den beriicksichtigten Eigen-
frequenzen minimiert wird. Dieses Vorgehen wurde in der eingebundenen Verdffentlichung [1]
gewdhlt, wobei das in MATLAB implementierte globale Suchverfahren nach Urgay et al. [73] zur

Bestimmung von o und 3 eingesetzt wurde.

2.4 Abgestrahlte Schallleistung

Mit Hilfe der HBM lésst sich die dynamische Systemantwort berechnen. Um akustische Aussagen
zu treffen, miissen jedoch Nachfolgeanalysen angewendet werden. Somit wird beispielsweise im

Nachgang beurteilt, ob ein Storgerdusch horbar ist oder nicht [13].

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wird daher die abgestrahlte Schallleistung Perp mit Hilfe der
Equivalent Radiated Power (ERP) Methode abgeschitzt. Dazu bestimmt man aus der dynamischen
Systemantwort die Oberflichengeschwindigkeit v,. Pgrp berechnet sich anschlieBend durch Inte-

gration iiber die Oberfliche O:

1 1 X
Poe = 59 [ [ d0 ~ Spe Y. vin®A. (2.39)
k=1

Gleichung (2.39) beinhaltet zudem die Schallgeschwindigkeit ¢ und die Luftdichte p im umge-
benden Medium. Beide Groen werden als konstant angenommen. Durch Anwendung der FEM
liegt eine diskretisierte Oberflache vor. Daher wird die ERP im Rahmen dieser Arbeit nicht durch
Integration bestimmt, sondern durch eine Summierung iiber die an der Oberfliche liegenden Ele-
mentflichen A;. Der Index k reprisentiert hierbei die Nummer der entsprechenden Elementflachen

und N; die Gesamtanzahl dieser Fldchen.
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2 Methodisches Vorgehen

Die ERP schitzt die abgestrahlte Schallleistung lediglich ab, weil ein Abstrahlgrad von o = 1

angenommen wird [74; 75].
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Kapitel 3

Zusammenfassung der eingebundenen

Veroffentlichungen

Im Folgenden werden die eingebundenen Verdffentlichungen zusammengefasst und somit die in
Kapitel 1.2 beschriebenen Forschungsfragen beantwortet. Auerdem werden die wissenschaftli-

chen Beitrige der Autoren dargestellt.

23



3 Zusammenfassung der eingebundenen Veroffentlichungen

3.1 Veroffentlichung [1]

Squeak Noise Prediction of a Door Trim Panel Using Harmonic Balance Me-
thod

Knarzprognosen auf Basis der HBM sind bereits bekannt [13; 45-47]. Bisher wurde jedoch nicht
bewertet, ob die HBM auf knarzende Fahrzeugkomponenten anwendbar ist. Lediglich eigens fiir
diesen Zweck entwickelte Priifstinde sind zur Validierung verwendet worden. In der eingebun-
denen Veroffentlichung [1] wird daher eine knarzende Tiirverkleidung untersucht. Dazu wurde
die fiir das Knarzgerdusch verantwortliche Kontaktstelle mit Hilfe eines gerduscharmen, elektro-
dynamischen Shakers harmonisch angeregt. Der Priifstandsaufbau erfolgte in einem reflexionsar-
men Halbraum. In Vorversuchen wurde die Tiirverkleidung bei verschiedenen Anregungskriften
und bei konstanter Anregungsfrequenz dahingehend untersucht, ob ein Knarzgerdusch auftritt oder
nicht. Somit wurde eine Knarzschwelle in der Anregungskraft ermittelt. Wurde die Tiirverkleidung
mit einer Kraft unterhalb dieser Schwelle angeregt, so haftete die Kontaktstelle permanent und es
war kein Knarzgerdusch zu horen. Bei Anregungen oberhalb der ermittelten Schwelle traten sich
abwechselnde Haft- und Gleitphasen auf und es war ein Knarzgerdusch zu héren. Abschlieend
wurde jeweils eine knarzende und eine nicht knarzende Konfiguration im Detail vermessen. Zu

diesem Zweck war die Tiirverkleidung mit 29 Beschleunigungssensoren bestiickt.

Ein Simulationsmodell des Priifstandes wurde aufgebaut und damit die Massen- und die Steifig-
keitsmatrix des Systems berechnet. Auf Basis der gemessenen, gemittelten Ubertragungsfunktion
der Tiirverkleidung wurde die Dampfungsmatrix unter Verwendung des Rayleigh Ansatzes be-
stimmt. Die HBM wurde verwendet, um die nichtlineare Systemantwort unter Beriicksichtigung
des Bauteilkontaktes zu berechnen. Die im Kontakt herrschende Normalkraft wurde als konstant

angenommen.

In den Ergebnissen zeigte sich, dass die gemessene Systemantwort im Frequenzbereich nur rele-
vante Peaks bei der Anregungsfrequenz und Vielfachen von dieser aufweist. Dies rechtfertigt die
Anwendung der HBM fiir knarzende Fahrzeugkomponenten. Auflerdem zeigte sich, dass die be-
rechnete und die gemessene Systemantwort im hohen Maf3e tibereinstimmen und die HBM in der

Lage ist, knarzende Konfigurationen von nicht knarzenden Konfigurationen zu unterscheiden.

Auf Basis der Simulationsergebnisse wurde aulerdem die abgestrahlte Schallleistung berechnet.
Bei der knarzenden Konfiguration wurde auch bei hoheren Harmonischen Schall abgestrahlt. Fiir
jede Harmonische lassen sich dadurch relevante, schallabstrahlende Bauteilbereiche identifizieren.
Es zeigte sich, dass diese Bereiche weit entfernt von der Anregungsstelle liegen konnen und somit

die angewendete nichtlineare Berechnungsmethode einen Mehrwert im Vergleich zu Methoden auf
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3.1 Verétfentlichung [1]

Basis linearer Theorien liefert.
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3 Zusammenfassung der eingebundenen Veroffentlichungen

Leistungsbeitrige der Autoren:
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plementierung der Berechnungsmethode; Simulationsmodellaufbau; Durchfiihrung der Si-
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Daten; Diskussion der Daten; Fachliche Diskussion der Arbeit; Verfassen des Artikels

Arno Fuchs:

Unterstiitzung beim Simulationsmodellaufbau; Unterstiitzung bei der Versuchsdurchfiihrung

Konrad Weisheit:

Unterstiitzung bei der Versuchsdurchfiihrung; Fachliche Diskussion der Arbeit
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3.2 Verétfentlichung [2]

3.2 Veroffentlichung [2]

Innovative squeak noise prediction: An approach using the harmonic balance
method and a variable normal contact force

Vorherige Untersuchungen von Knarzgerduschen mit Hilfe der HBM haben bisher stets eine kon-
stante Normalkraft im Kontaktbereich beriicksichtigt [1; 13; 45—47]. Dies hat den Nachteil, dass
aufgrund der Symmetrie des Reibgesetzes nur ungerade Harmonische identifizierbar sind, falls
einfache Reibgesetze (wie die Coulombsche Reibung) verwendet werden. In Messungen wurde
jedoch gezeigt, dass auch gerade Harmonische auftreten [1; 13; 45—47]. Die eingebundenen Ver-
offentlichung [2] untersucht, ob eine variable Normalkraft in der Lage ist, die Prognosegiite zu

verbessern.

Zu diesem Zweck wurde der von Weisheit et al. [13; 45-47] entwickelte Knarzpriifstand ver-
wendet, um Schwingungen mit sich abwechselnden Haft- und Gleitphasen hervorzurufen. Da-
zu wurde eine Blattfeder mit Hilfe eines elektrodynamischen Shakers angeregt. Am Ende der
Blattfeder befand sich ein Reibpaar, welches aus einer gekriimmten und einer geraden Fliche
bestand. Die gekriimmte Platte war dabei mit Polyvinylchlorid und die gerade Platte mit einer
Polycarbonat/Acrylnitril-Butadien-Styrol-Mischung iiberzogen. Die Normalkraft wurde mit Hilfe
von Kraftmessdosen und die dynamische Systemantwort mit Hilfe von Beschleunigungssensoren

und einem Laser Doppler Vibrometer gemessen.

Auf das zugehorige finite Elemente Modell wurde die HBM angewendet, um die dynamischen Sys-
temantworten fiir zwei verschiedene Kontaktformulierungen miteinander und zu den Messungen
zu vergleichen. Dabei wurde innerhalb der HBM einmal eine konstante und einmal eine variable

Normalkraft verwendet.

Im Zeitbereich zeigte sich, dass beide Kontaktformulierungen in der Lage waren, Haft- und Gleit-
phasen zu ermitteln. Fiir eine variable Normalkraft war innerhalb der Simulation zu erkennen,
dass die Blattfeder asymmetrisch um ihre Nulllage oszillierte. Im Frequenzspektrum zeigte sich,
dass im Vergleich zu einer konstanten Normalkraft durch die variable Normalkraft auch gerade
Harmonische identifizierbar sind. Dies verbessert auch die Knarzprognose, weil die dynamische

Systemantwort eine Eingangsgrof3e von Nachfolgeanalysen (wie zum Beispiel der ERP) ist.

Zusitzlich wurde eine variable Normalkraft auch am Priifstand gemessen und deren Ursprung
dieser mit Hilfe der durchgefiihrten Simulationen ermittelt. AuBerdem wurde durch die Imple-
mentierung einer analytischen Tangentenmatrix und somit durch die Vermeidung der FDM die

Rechenzeit reduziert.
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3 Zusammenfassung der eingebundenen Veroffentlichungen

Leistungsbeitrige der Autoren:
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3.3 Verétfentlichung [3]

3.3 Veroffentlichung [3]

Quantitative prediction of rattle noise: An experimentally validated approach
using the harmonic balance method

Die eingebundenen Verdffentlichungen [1] und [2], sowie weitere wissenschaftliche Veroffentli-
chungen [4; 13; 45-47] beschiftigen sich mit der Knarzprognose auf Basis der HBM. Im Rahmen
der eingebundenen Verédffentlichung [2] wurde auch der Separationsfall im Kontakt implemen-
tiert. Dies ermoglicht es, die HBM zur Storgerduschprognose von Klapperproblemen einzusetzen,
da das wiederholte Offnen und SchlieBen einer Kontaktstelle die physikalische Grundlage von
Klappergerduschen ist. Die eingebundene Veroffentlichung [3] validiert den Einsatz der HBM zur

Prognose von Klappergerduschen.

Zu diesem Zweck wurde ein Priifstand entwickelt, welcher reproduzierbar Klappergeridusche er-
zeugt. Dieser besteht aus einer fest eingespannten Blattfeder, welche mit Hilfe eines elektrodyna-
mischen Shakers angeregt wurde. Am freien Ende der Blattfeder war eine Endmasse inklusive ei-
nes Piezoelements angebracht, welche in bestimmten Betriebszustidnden in Abhédngigkeit von der
Anregungskraft und der Anregungsfrequenz auf eine fest eingespannte Kunststoffplatte schligt.
Sowohl die Anregungskraft als auch die Kontaktkraft lieBen sich dabei mit Hilfe von Kraftsenso-
ren messen. Die dynamische Systemantwort wurde kontaktlos mit Hilfe eines 3D-Laser-Doppler-
Vibrometers gemessen. Mit Hilfe eines entsprechenden Simulationsmodells wurde die dynamische

Systemantwort unter Verwendung der HBM berechnet.

In den Messungen wurde analog zum Knarzen nachgewiesen, dass die Systemantwort im Fre-
quenzbereich nur relevante Peaks bei der Anregungsfrequenz und Vielfachen von dieser zeigt. Dies
rechtfertigt die Anwendung der HBM zur Beschreibung von Klapperproblemen. Auflerdem lassen
sich klappernde von nicht klappernden Konfigurationen auf Basis der Simulationen unterscheiden.
Die berechnete Systemantwort stimmt im hohen Mal3e mit der gemessenen Systemantwort {iberein.
Auffallend ist, dass bei gleicher Anregungsfrequenz klappernde und nicht klappernde Konfigura-

tionen existieren konnen. Dieses Phidnomen wurde in Simulation und Messung nachgewiesen.

Im Nachgang wurde die ERP fiir klappernde und nicht klappernde Konfigurationen fiir die Blattfe-
der und die Plastikplatte berechnet. Fiir die klappernde Konfiguration zeigte sich, dass im Bereich
der Plastikplatte die Schallabstrahlung bei hoheren Harmonischen im Vergleich zur Schallabstrah-
lung bei der Grundfrequenz dominant ist. Fiir die A-bewertete ERP zeigte sich dieses Phdnomen
nicht nur fiir die Platte, sondern auch fiir die Blattfeder. Diese Erkenntnis unterstreicht die Wich-

tigkeit der hoheren Harmonischen bei der Storgerduschauslegung.
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Kapitel 4
Diskussion der Ergebnisse

In Kapitel 3 wurden die Inhalte und Ergebnisse der eingebundenen Veroffentlichungen [1-3] dar-
gestellt. Im Folgenden werden diese iiber die Grenzen der einzelnen Veroffentlichungen hinaus

diskutiert und in einen iibergreifenden wissenschaftlichen Kontext eingeordnet.

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit werden an Fahrzeugkomponenten und Priifstéinden in Versu-
chen und Simulationen potenzielle Storgerduschstellen untersucht. Analog zu vorherigen Untersu-
chungen [13; 45-47] kommt dazu die HBM zum Einsatz. Das in [13; 45-47] gewihlte Vorgehen

wird somit erweitert.

Mit Hilfe von Fahrzeugkomponenten- oder Priifstandsversuchen wurden Bauteile in Schwingung
versetzt. In den eingebundenen Veroffentlichungen entstanden fiir Knarzen [1] und Klappern [3]
jeweils Konfigurationen, in welchen das Storgerdusch auftrat oder nicht. Diese Konfigurationen
waren nicht nur im Versuch, sondern auch in der Simulation voneinander unterscheidbar. Die Un-
terschiede der jeweiligen Konfigurationen werden sowohl im Zeitbereich als auch im Frequenz-
bereich sichtbar. Im Vergleich zu vorherigen Untersuchungen [13; 45—-47] unterscheidet sich die
vorliegende Arbeit darin, dass reale Fahrzeugkomponenten betrachtet werden [1]. Aulerdem wer-

den die Erkenntnisse auf Klappern erweitert [3] und die Prognosegiite verbessert [2].

In allen eingebundenen Veroffentlichungen [1-3] treten dabei auch in den Messungen der stor-
gerduschfreien Konfigurationen hohere Harmonische auf. Diese sind jedoch auf viel niedrigerem
Niveau im Vergleich zu den storgerduschbehafteten Konfigurationen. In den Simulationen sind
hingegen fiir die storgerduschfreien Konfigurationen keine héheren Harmonischen zu erkennen.
Es wird vermutet, dass dieses Phianomen auftritt, da im Versuch weitere Kontaktstellen vorhanden

sind, welche jedoch in den Simulationen vernachlédssigt wurden.

Im Vergleich zu Berechnungsmethoden von Storgerduschen auf Basis linearer Theorien [19-21;
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4 Diskussion der Ergebnisse

23;25; 33; 34] stellt das in den eingebundenen Verdffentlichungen [1-3] gewihlte Vorgehen analog
zu [13; 45-47] einen groen Mehrwert dar. Durch die nichtlineare Abbildung der Kontaktstellen
ist es moglich, Storgerdusche physikalisch abzubilden. Somit ist das Simulationsergebnis keine

reine Risikoabschidtzung mehr, sondern ein quantifizierter Absolutwert.

Ein moglicher Ansatz, um Storgerdusche zu vermeiden, ist mit Hilfe von Simulationen auszu-
schlieBen, dass der Stick-Slip-Effekt (Knarzen) oder wiederholte Separation (Klappern) im Kon-
taktbereich fiir alle denkbaren Anregungsfrequenzen und Anregungskrifte auftritt. Dadurch sind
Storgerdusche ausgeschlossen. Hiaufig ldsst sich jedoch nicht vermeiden, dass diese Forderung iiber
alle im Fahrzeug vorkommenden Anregungen erfiillt ist. Fiir diese Fille ldsst sich beispielsweise
iber die abgestrahlte Schallleistung mit Hilfe der ERP [74] oder mit Hilfe des Lumped Parameter
Models (LPM) [76] eine Absolutaussage beziiglich der Horbarkeit eines Storgerdusches ableiten
[13]. Diese Absolutaussage ist umso besser, je besser die Systemantwort berechenbar ist. In die-
sem Zusammenhang leistet die eingebundene Veroffentlichung [2] einen entscheidenden Beitrag.
Denn es wurde gezeigt, dass die Vorhersage der Systemantwort durch Verwendung einer variablen
Normalkraft im Kontaktbereich verbessert wird. Bei Verwendung einer konstanten Normalkraft
in Kombination mit Coulombscher Reibung zur Storgerduschprognose [1; 4; 13; 45-47] sind kei-
ne geraden Harmonischen identifizierbar, was ebenfalls schon fiir verschraube Fiigestellen [52]

bekannt ist.

Nach der Auswertung der ERP wurde im Rahmen der eingebundenen Veroffentlichungen fest-
gestellt, dass Bereiche, an denen Schall abgestrahlt wird, auch entfernt von der Anregungsstelle
existieren. Die Ergebnisse stehen in Einklang mit Weisheit et al. [13; 47], der solche Bereiche be-
reits an einem Priifstand identifizierte. Diese Bereiche blieben bei Anwendung von Methoden auf
Basis linearer Theorien [19-21; 23; 25; 33; 34] unentdeckt.

Fiir Klappern im Speziellen wurde ein weiterer Mehrwert der nichtlinearen Berechnungsmethode
im Vergleich zu Methoden auf Basis linearer Theorien abgeleitet [2]. In Messung und Simulati-
on wurden klappernde und nicht-klappernde Konfigurationen bei gleicher Anregungsfrequenz und
bei sonst gleichen Eingangsgroflen identifiziert. Die nicht klappernde Losung ist dabei gleich der
linearen Losung. Diese Erkenntnis ist ein Gegensatz zum Knarzen, wo bisher lediglich eine Konfi-
guration bei sonst gleichen Eingangsgroen beobachtet wurde [1; 2; 4; 13; 45—47]. Eine Auslegung

mit Hilfe linearer Berechnungsverfahren kann folglich Klappern nicht génzlich ausschlieen.

Die HBM wurde von Comparin et al. [48] bereits zur Beschreibung von Kontaktpaaren mit ei-
nem initialen Spalt verwendet. Die Ergebnisse sind vergleichbar zu denen der eingebunden Ver-
offentlichung [2] fiir Klappergerdusche. Beide Studien unterscheiden sich jedoch darin, dass von

Comparin et al. [48] keine Priifstandsvalidierung durchgefiihrt wurde und au8erdem nur wenige
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4 Diskussion der Ergebnisse

Harmonische beriicksichtigt wurden. Die eingebundenen Veroffentlichung [2] zeigt, dass die von
Comparin et al. [48] vernachlédssigten hoheren Harmonischen eine hohe Bedeutung fiir die Stor-
gerduschprognose haben. Erstens konnen in diesem Frequenzbereich oberhalb der Anregungsfre-
quenz kritische Eigenfrequenzen des Gesamtsystems liegen, welche angeregt werden. Zweitens ist

die Empfindlichkeit des menschlichen Ohres in diesem Frequenzbereich deutlich hoher.

Die Ergebnisse der eingebundenen Verdffentlichungen bzgl. Knarzen [1; 2] werden hiufig in Zu-
sammenhang mit Bremsenquietschen gebracht, da bei beiden Phinomene der Stick-Slip-Effekt
auftritt. Bremsenquietschen tritt bei Selbsterregung auf. Zur Vorhersage von Bremsenquietschen
werden Methoden wie die komplexe Eigenwertanalyse oder die transiente Analyse verwendet,
welche Ouyang et al. in einem Review zusammenfasst [77]. Auch die HBM lasst sich zur Untersu-
chung von Bremsenquietschen verwenden. Coudeyras et al. [78] oder Kruse et al. [79] untersuchen
jedoch mit Hilfe der HBM selbsterregte Schwingungen. Daher ist die Basisfrequenz grundsétzlich
unbekannt. Dies ist ein Gegensatz zu den dargestellten Untersuchungen zu Knarzgerduschen im
Rahmen der eingebundenen Veroffentlichungen [1] und [2], in welchen erzwungene Schwingun-

gen mit einer bekannten Anregungsfrequenz betrachtet werden.

Die vorliegende Arbeit leistet einen Beitrag zur storgerduschfreien Auslegung von Fahrzeugkom-
ponenten. Im Rahmen der eingebundenen Veroffentlichungen [1-3] wurde gezeigt, dass die HBM
grundsitzlich in der Lage ist, die zu Grunde liegenden physikalischen Effekte zu erfassen. Ein-
schrinkend ist jedoch zu erwihnen, dass viele relevante Eingangsparameter der Simulation (wie
beispielsweise die Kontaktspaltgrofie, die Normalkraft oder der Reibkoeffizient) in den eingebun-
denen Veroffentlichungen [1-3] aufwendig mit Hilfe von Versuchen bestimmt wurden. Somit ist
derzeit noch offen, ob auch bei unsicheren Eingangsparametern ein tatsdchlicher Mehrwert fiir die
Auslegung von Storgerduschen durch den Einsatz der HBM erzielt werden kann. Beispielswei-
se wurden im Rahmen von [3] zwar klappernde und nicht klappernde Konfigurationen bestimmt.
Zur storgerduschfreien Auslegung eines Fahrzeuges miissen jedoch mehrere Spaltmalle benach-
barter Bauteile beriicksichtigt werden, da alle Abstdnde grundsitzlich toleranzbehaftet sind. Aus
diesem Grund ist eine Sensitivitdtsanalyse relevanter Eingangsparameter in folgenden Arbeiten
erstrebenswert. Diese ermoglicht es statistische Aussagen zum Auftreten von Storgerduschen zu

treffen.

Analog zur linearen SAR-LINE™ Methode [20] sind im Auslegungsprozess bereits vor Anwen-
dung der HBM mogliche Kontaktstellen zu selektieren. In den eingebundenen Verédffentlichungen
[1-3] wurden stets wenige Kontaktstellen betrachtet, was eine geringe Rechenzeit zur Folge hatte.
Derzeit ist noch offen, ob die in Computerclustern zur Verfiigung stehende Rechenleistung aus-

reicht, um viele Kontaktstellen mit Hilfe der HBM nichtlinear zu untersuchen, obwohl durch die
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4 Diskussion der Ergebnisse

Implementierung der Tangentenmatrix im Rahmen der eingebundenen Veroffentlichung [2] eine
erhebliche Verkiirzung der Rechenzeit erzielt wurde. Ein Ansatz ist, mit Hilfe von linearen Ausle-
gungsmethoden Risikostellen zu ermitteln und nur an kritischen Kontaktstellen mit Hilfe der HBM

eine nichtlineare Bewertung durchzufiihren.
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Kapitel 5
Zusammenfassung und Ausblick

Die vorliegende Arbeit leistet einen Beitrag zur verbesserten Storgerduschprognose. Im Speziellen
wurde untersucht, ob die HBM in der Lage ist, Klappern und Knarzen zu beschreiben. Durch die
Abbildung der Kontaktstelle im Simulationsmodell lédsst sich die nichtlineare Systemantwort unter
Berticksichtigung des physikalischen Ursprungs des Storgerdusches berechnen. Im Gegensatz zu

Simulationsmethoden auf Basis linearer Theorien wird damit eine Absolutaussage ermoglicht.

Konkret wird am Beispiel einer knarzenden Tiirverkleidung gezeigt, dass die HBM auf Fahr-
zeugkomponenten anwendbar. AuBBerdem lassen sich knarzende Konfigurationen in Simulation
und Messung von nicht knarzenden Konfigurationen unterscheiden. Durch Analyse von zwei ver-
schiedenen Kontaktformulierungen wurde zudem gezeigt, dass eine variable Normalkraft die Sys-
temantwort genauer abbildet als eine konstante Normalkraft und somit eine hohere Prognosegiite

von Knarzgerduschen ermoglicht.

Dariiber hinaus wurde mit Hilfe von Simulationen und entsprechenden Messungen gezeigt, dass
die HBM in der Lage ist Klapperphdnomene zu beschreiben. Durch die Beriicksichtigung von
vielen Harmonischen wurde beobachtet, dass kritische Schallabstrahlungsfrequenzen oberhalb der
Anregungsfrequenz auftreten und somit das gewihlte Vorgehen einen Mehrwert im Vergleich zu

Methoden auf Basis linearer Theorien liefert.

Ein an diese Arbeit folgendes Forschungsthema konnte, wie bereits in Kapitel 4 diskutiert, ei-
ne Sensitivitdtsanalyse relevanter Eingangsgroflen (wie zum Beispiel die Kontaktspaltgrofle, die
Normalkraft oder der Reibkoeffizient) sein. AuBlerdem ist es erstrebenswert zu untersuchen, ob
die Prognosegiite der abgestrahlten Schallleistung durch den Einsatz des LPM oder der Randele-
mentmethode verbessert wird. Dariiber hinaus ist es wiinschenswert die Stabilitit der erhaltenen

Losungen zu betrachten oder zu untersuchen, ob Verfahren der kiinstlichen Intelligenz zur Storge-
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5 Zusammenfassung und Ausblick

rduschprognose geeignet sind.
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Abstract

queak and rattle noise in a vehicle’s interior is perceived

as an annoying sound by customers. Since persistent

noise (e.g. engine, wind or drive train noise) has been
reduced continuously during the last decades, the elimination
of sounds, which have their origin in the vehicle’s interior
components, is getting more important. Therefore, noise
prediction based on simulation models is useful, since design
changes can be realized at lower costs in early virtual develop-
ment phases. For this task, linear simulation methods are state
of the art for the identification of noise risk, but in general
without knowing if a sound is audible or not. First approaches

1. Introduction

s market surveys reveal, squeak and rattle (SAR) noise
is one of the main reasons for customer complaints
within automotive industry [1, 2, 3] and contributes
to approximately 10% of the overall vehicle”Things Gone
Wrong” costs [1]. Additionally, noise plays a crucial role in a
customer’s judgement about quality of a car [4, 5]. Since even
low-level sounds can be annoying, it is desirable to avoid any
noise within a car’s interior, which is not drowned out by other
driving noise (e.g. motor sound, rolling noise,...). This task is
getting more difficult over the years, since the persistent noise
of the engine, wind or the drive train has been reduced contin-
uously during the last decades [6, 7].
SAR can be induced by two major operating principles.
If parts hit against each other in the contact normal direction,
rattle noise occurs. If parts slide against each other having
stick and slip phases, squeak noise occurs. Both sounds are
produced by external excitation (e.g. through the road surface
or through the passenger). Seats, instrument panels and door
trim panels are the most relevant contributors to SAR [1, 6].

have been developed based on the Harmonic Balance Method
to predict squeak noise and assess their audibility. This paper
presents vibroacoustic measurements at a door trim panel for
squeaking and non-squeaking configurations. Vibrations are
excited harmonically by a force controlled low noise shaker.
The system response is measured in a semi-anechoic chamber
by acceleration sensors and audibility is assessed. Additionally,
a 3D finite element model is built and the Harmonic Balance
Method using a dry friction law is applied to predict the
acoustic behavior. Finally, the simulation results are compared
to the measurements. A good agreement between simulation
and experiment can be observed.

To avoid SAR, tests of prototypes or preseries vehicles are
performed [6]. Expensive hardware, which is only available
in late phases of the development process, is needed for such
tests. For this, the prediction of SAR based on simulations is
desirable to get assessments in early phases of the development
process. Simulations can be performed before the first
hardware is produced and the earlier issues are detected, the
cheaper they can be eliminated.

Linear simulation methods have been developed [8, 9, 10]
based on modal analysis followed by frequency response or
transient dynamic analysis. These approaches are simple to use,
state of the art within a modern, virtual development process
and part of commercial software packages [11, 12, 13]. Their
detailed implementation is confidential, but all tools assess the
noise risk based on linear simulation results with empirical
approaches. Although, design problems with respect to SAR
can be identified with these methods, they have the disadvan-
tage that the mechanical contact is ignored and audibility is not
assessable. The system’s response substantially differs from the
linear calculation result. Without a sufficient approximation of

© 2020 The Authors. Published by SAE International. This Open Access article is published under the terms of the Creative Commons Attribution License (http://cre-
ativecommons.org/licenses/by/4.0/), which permits distribution, and reproduction in any medium, provided that the original author(s) and the source are credited.
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the system’s oscillations, it is meaningless to evaluate
acoustic quantities.

To circumvent the drawbacks of linear calculations,
nonlinear methods have been developed in order to perform
a quantitative prediction of rattle phenomena in impact
problems [14, 15]. For getting a quantitative prediction of
squeak noise, the tangential relative displacement in the
contact area and the corresponding friction behavior have to
be considered in calculation methods. For this, Weisheit and
Marburg developed a method to predict squeak noise based
on the Harmonic Balance Method (HBM) [16, 17, 18].

In this work, the system response of a door trim panel is
measured for squeaking and non-squeaking configurations.
HBM is used to predict the squeak noise numerically. So far,
this method has been applied to academic examples [16, 17, 18],
without a proof that the method is applicable for interior
components. The application of this method to a squeaking
automotive part validates the approach and the usage of HBM.

Section 2 explains the fundamentals of the HBM and its
implementation within this work using dry friction laws. The
performed measurements at the door trim panel are presented
in section 3 and the corresponding simulation model is shown
in section 4. The results for the measurements and the simula-
tions are shown and compared in section 5. Additionally, this
section contains a possible assessment for noise prediction
based on the Equivalent Radiated Power (ERP). Finally,
conclusions are drawn in section 6.

2. The Harmonic Balance
Method

2.1. Formulation of the
System of Equations

A discrete system with nonlinearities (e.g. dry friction) can
be described by the equations of motion

Mii(t)+Du(t)+Ku(t)=f, (t)+ £, (w0,t), 6

using the mass M, the damping D and the stiffness matrix
K. The forces f can be separated in excitation forces f,, which
are introduced to the system externally and nonlinear forces
f,; which have their origin in the contact physics.

The displacements u, excitation forces f, and nonlinear
forces f,; are defined within the Harmonic Balance Method
by truncated Fourier series:

h
u(t)= % + Z[uk,s sin(kot)+uy, cos(ka)t)}, )

k=1

£.(1)=

fo0 N .
20 + Z[fe’k‘s sin(kot)+£, . cos(kwt)], (3)

k=1

frtl,O,c

i

5 + Z[fﬂl,k,s sin(kot)+ £, x.c cos(kwt)].
P

4)

The index k represents the harmonic order with k = 0 being
the static solution. The indices s and ¢ represent the Fourier

f,,] (l.l,l:l,t) =
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coefficients accounting for sine or cosine. The maximum number
of harmonics h is problem dependent and should be defined as
big as necessary to describe the dynamic system in a good
manner. Within this work, only harmonic excitation forces are
applied which means f, , . =1, , ;= 0 for k # 1. In general, all
kinds of periodic excitation are applicable within HBM.

Inserting the equations (2) to (4) in the equation of motion
(1) leads after separation into sine and cosine terms to:

0
Z (K - kzsz)uk,c +koDug, —f, 5 —f. o |cos(kor)

k=0

=0

=0, (5)

h
Z K kza)zM uk s —ka)Duk ¢ _fnl,k,s _fe,k,s sin(ka)t)
=1 =0
=0. 6)

Note that in equation (5) k starts from 0 for the cosine terms
to consider static load cases within one equation. Since equa-
tions (5) to (6) have to be satisfied at all times ¢, a general solution
is only given if the prefactors in square brackets are zero.

The vectors of Fourier coefficients can be defined for
displacements u, excitation forces f and nonlinear forces f,,l as:

i=[ul, ul. ol ol ul], ?)
fe |:fe 0,c fel s fe e =« fej,-h,s fe?h,ci|T> (8)

~ T
f |:nt06 fnlls fnllc fnlhs fnlhc:| . (9)

The equations (5) and (6) can be resorted which finally
leads to the dynamic system equation in the frequency domain

[M(0)+D(0)+R(w) [a=8(o)i =f.+ £(d). (0

The dynamic mass M(a)), damping 13(60) and stiffness
matrices K(®) are defined by:

0 0 0
0 To™ 0
0 0 *o’M
M(w)=- e
oM 0
0 o™
B (11)
0 0 0 0
0 0 -loD .. 0 0
0 loD 0 0
D(w)=|... ... o2
0 0 0 0 —hoD
0 0 0 hewD 0
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0 0
0 0
0 0 K

Altogether, their sum represent the dynamic system
matrix in the frequency domain S(®).

The remaining unknown nonlinear force f,; can be calcu-
lated by integration of the nonlinear force in the time domain

T

fnl,(),c = %anl (u>ﬁ;t) dt) (14)

0

T
£ = %[fnl(u,a,t)sin(kwt)dt, k=1.h, (15

0

T
£ ke = %J.f”’ (w,u,t)cos( koot )dt, k=1...h, (16)
0

where the period T can be determined from the frequency

for the angular velocity w by T = m Ly
®

f

As can be seen from equations (11) to (13), the system’s
dimensions increase by the factor (2 - k) + 1 within HBM. In
order to reduce computational effort, model reduction based
on the Craig Bampton Method [19] is applied.

2.2. Solving the System of
Equations

There are many approaches to solve the dynamic equations
of motion (10). A fundamental literature overview can
be found in [20], where the alternating frequency time (AFT)
method is an efficient approach, which allows the usage of the
contact formulation in the time domain as described in
section 2.3. The AFT method was introduced by Cameron
and Griffin [21] and uses the Fast Fourier Transformation
(FFT) to switch between time and frequency domain. It is
used by many authors (e.g. Poudou and Pierre [22], Suess and
Willner [23] or Weisheit and Marburg [18]).

The idea behind AFT procedure is that the Fourier coef-
ficients are inserted into equation (2). The solution is then
transferred to the time domain. Afterwards the contact state
is evaluated in the time domain and the contact forces are
determined and transferred back to the frequency domain by
equations (14) to (16). In this manner, the equations of motion
(10) are solved iteratively.

For reasons of simplicity, the necessary Jacobian is calcu-
lated by finite gradients according to Weisheit and Marburg
[18], although the Jacobian is calculable analytically for dry
friction laws (cf. Suess and Willner [23]).

Furthermore, an initial guess for the Fourier coefficients
has to be provided as start solution, (e.g. sticking or the linear
solution without contact) which influences the solving process.

The AFT procedure is implemented within MATLAB,
where the built-in function fsolve is used as nonlinear system
solver. Within fsolve, the trust-region dogleg algorithm is used,
which have been introduced by Powell [24]. The algorithm is
terminated if the predefined maximum tolerance ¢,,,, = 1072
is reached. The application of trust-region algorithms within
HBM is also used by Geisler [25].

2.3. Contact

To consider dry friction within the Harmonic Balance
Method, a contact law is needed which defines the nonlinear
forces f,;. Since the AFT method is used within this work (see
section 2.2), it is the goal to calculate the nonlinear forces
within the time domain.

Within this paper, a node-to-node contact model is
implemented which is illustrated in figure 1 for one node pair.
The red highlighted nodes A and B are the contact nodes,
which are meshed coincidently. In figure 1, they are not shown
coincidently for better visualization purpose. The normal
direction has to be defined manually, since there is no possi-
bility of surface projection, when a contact pair contains only
two nodes. Within the door trim panel, the relevant contact
surfaces can be assumed as flat and parallel. Therefore, the
global Cartesian coordinates can be used as contact directions,
where the normal direction is defined as the z-direction and
the y-direction is defined as the tangential direction. The
x-direction is defined contactless within this approach for
reasons of simplicity. The model is orientated such that the
normal direction is perpendicular to all the element surfaces
attached to the contact nodes.

In the time domain, the contact state is assessed incre-
mentally by a predefined number of sampling points N per
period T. These contact states are identified by the index I. The
time ¢ is defined as

t=1L Z A, 17)
N
The normal force is assumed to be constant

fui,n = constant. (18)

For tangential contact, a spring element combined with
a Coulomb friction element is introduced and arranged
sequentially as seen in figure 1. The tangential stiffness of the

m Visualization of a node-to-node contact pair.

i

fnl,n
A fnl,n

© The Authors.
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spring element is called ¢, The maximum transmittable
sticking forcef, ; ... can be calculated with the dry friction law

futtsmax = MUfur,n = constant. (19)

Two cases have to be distinguished for sticking and
slipping to calculate the tangential friction force

[ (l) nltstlck(l)
" fnltmux Slgn(fnl,t,stick(l))

forstick

, (20
forslip 20

fuice (1) =
ct[uAy(l)— ugy (1) = s, (1-1)+ uBy(l—l)}+ e (1-1).

While sticking, the spring element is loaded and the sticking
force f,; ; «ik(l) can be calculated using both, the displacements
at the actual state [ and the previous state ] — 1 of the two contact
nodes and the tangential friction force of the previous state. For
each increment, it is tested if the sticking condition is fulfilled
Vo o stickD | < fur, imax- If 50, the spring is loaded or unloaded
further. If not, the system is slipping and the tangential force is
reduced to the maximum transmittable sticking force f,; ; ,,... by
keeping the sign of the tested sticking direction £, , (1)

Since the initial contact state in the first increment is
unknown, two periods have to be processed, where the first
period is to identify the initial state for the second period only.
The second period can be used to evaluate the contact forces.

Within this section, equations are derived and visualized
for one node pair only. For this, the nonlinear forces f,; are
scalar values. Within the HBM routine, multiple node pairs
can be used in general.

1)

3. The Door Trim Panel
Test Rig

3.1. Experimental Setup and
Test Specimen

The experimental setup is assembled in a semi-anechoic
chamber. It is shown in figure 2. The visible side of the door

m Door Trim Panel Test Rig.

1 o appllcatlon by shaker
g \ |

© The Authors.

trim panel faces towards the ground. The case of the shaker
and the outer flanges of the door trim panel are attached to a
steel frame by clamps.

The load is applied by a force controlled harmonic excita-
tion with a constant amplitude. For this, the air cooled low
noise shaker m120Q/MA1-CE from IMV CORPORATION
is used. The shaker’s shaft is connected to the upper decor
panel (see figure 2) via the load cell 208C02 from
PCB Piezotronics.

As test specimen, a right rear door trim panel of a BMW
X3 series is used. The first natural frequency of such a thin
walled part is small compared to the massive steel frame. The
squeak noise has its origin in the green marked contact as
seen in figure 2, where a relative contact motion between the
upper decor plate including a light conductor and the upper
trim area can occur. Within the original door assembly, the
attachment points are prestressed such that no squeak noise
can be produced by the customer or through excitation caused
by the road surface. The fixations of the test rig are modified
by removing all fixations in the vicinity of the squeaking area.
With this approach, a representative squeak noise arises in
the test rig.

3.2. Measurement
Instrumentation

The door trim panel is instrumented by 29 triaxial acceler-
ometers, where 21 sensors are connected to the door trim
panel and 8 sensors are connected to the frame. Table 1 lists
further information. Each sensor is attached to the corre-
sponding adhesive base.

The acceleration and force signals are measured with a
PAK MKII from Miiller-BBM VAS using a sampling frequency
of 3000Hz.

3.3. Estimation of Damping
Parameters

As explained in section 3, an electromagnetic shaker intro-
duces energy to the system by harmonic excitation. This
energy is dissipated by friction in the contact domain (see
section 2.3) and damping, where Rayleigh damping [26, 27]
is assumed within this work. The damping matrix D is
assumed to be a composition of the mass M and the stiffness
matrix K weighted by the Rayleigh coefficients a and

D =aM + K. (22)

Both matrices M and K are calculable by 3D finite element
analysis. a and f are determined within this section.

TABLE 1 Used accelerometers for the measurements.

Quantity Producer Type Mass Adh. Base
7 PCB 356A16 749 MO8O0AT2
22 Briel & Kjaer 4326-A 13.09 UA-1408

© The Authors.
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m Averaged transfer function for

damping estimation.

averaged transfer function
*  assessed peaks for damping estimation

0 { | | . | h .
20 40 60 80 100 120 140

f/Hz —

The damping ratio {; ,,, at the natural frequencies f; is
calculable by

(04
i,ra =——+prf,
Ciiray anf Br fi

(23)
for different Rayleigh coefficients.

Rayleigh damping is a global damping approach which
introduces damping in an averaged sense. To find the
unknown Rayleigh coefficients a and f3, the averaged damping
ratio ( is estimated for different natural frequencies from the
measuremens (section 3.1). For this global damping estima-
tion, a resulting transfer function H is needed, which can
be determined by each single transfer function, as explained
in [28].

For measuring the transfer function, three sine sweeps
from 5Hz to 145Hz at the test rig are performed with a force
amplitude of 5N. For this force amplitude, no squeak noise
can be observed. All measured transfer functions are calcu-
lated within MATLAB by the built-in function tfestimate and
averaged in the frequency domain. The sensors’ force signal
is used as input, since it is the actuating variable. The measured
accelerations are used as output, where only sensors attached
to the door trim panel are considered and sensors attached to
the steel frame are ignored. The estimated resulting transfer
function H is shown in figure 3.

In order to determine the damping ratio ¢ from the
resulting transfer function H, the ”-3db method” (also called
“half power method”) is used as explained in [28]. The damping
ratio {; _ 34 at a natural frequency f; can be calculated by the
corresponding left and right half-power frequencies f; jand f;

r

_ Jir=fi

Gimty =7 i (24)

The half power method is only applicable, if modes are
well separated and the response is not influenced by other
neighbouring modes [28]. Figure 3 shows that only five
frequencies meet this criterion (highlighted by red crosses)
and are assessable. All other peaks have to be ignored. Table 2
lists the resulting transfer function values H with the

© The Authors.

TABLE 2 Estimated damping ratio ¢; - 34, based on
measurements and applied Rayleigh damping ratio ¢; ,,, at
different natural frequencies.

0.033

32.6 0.165 31.8 33.9 0.034
40.3 0.144 39.7 4.4 0.020 0.030
50.4 0.185 48.6 52.3 0.036 0.027
779 0.228 75.8 81.3 0.035 0.024
126.1 0.191 123.6 128.5 0.019 0.027

corresponding frequencies fand the estimated damping ratios
i 3ap-

The Rayleigh coeflicient @ and f are optimized to a = 12.09
and f = 4.79 - 107° by the least square method, where the
residual is defined by the difference of the estimated damping
ratio {; _ 34, and the calculated Rayleigh damping ratio {; ,,,
by equation (23). For solving, the global search algorithm of
MATLAB is used, which is described by Urgay et al. [29]. The
damping ratios based on the optimized Rayleigh coefficients
{i, ray are listed in table 2.

3.4. Squeaking and Non-
squeaking Configurations

For low excitation forces, the contact at the door trim panel
sticks permanently and no squeak noise is audible. If the exci-
tation force overcomes the maximum transmittable sticking
force f,; ; maxin the contact domain, the stick-slip effect arises.

To investigate squeaking and non-squeaking configura-
tions, pretests are performed to find a threshold for the excita-
tion force. Below this threshold, no squeak is audible and
above this threshold, a squeak noise occurs. A harmonic exci-
tation with a frequency of 7Hz is introduced to the door trim
panel and the force amplitude is increased in 0.5N steps
sequentially. The squeak threshold is identified at 12.5N.

Table 3 lists the tested squeaking and non-squeaking
configurations. An offset of 1.5N from the determined squeak
threshold is used to ensure robust configurations.

4. Simulation Model

4.1. Finite Element Model

A 3D finite element model is built to simulate the dynamic
behavior. The goal is to determine the stiffness matrix K and

TABLE 3 Excitation frequency and force amplitude of the
tested squeaking and non-squeaking configurations.

Configuration Frequency Force Amplitude
Non-squeaking THz 1N
Squeaking THz 14N

© The Authors.

© The Authors.
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m Front side of the door trim panel finite element
model showing the load introduction, the contact node pair
and sensor 2.

the mass matrix M, which are necessary to apply the Harmonic
Balance Method (see equations (11) to (13)). Figure 4 shows
the front side of the door trim panel’s finite element model.
Each sensor is represented by a node in its geometric center,
which is coupled to the door trim panel’s surface. The corre-
sponding sensor mass (see table 1) is also applied to this node.
Each sensor node is transformed in a local coordinate system.
They are defined to compare the measured to the simulated
system response in the local sensor direction. The local
z-direction is the normal direction to the attached surface.

Additionally, figure 4 shows the load introduction node,
where the shaker force is introduced in global y-direction.
This node is connected to the surface by a distributing
coupling element. Furthermore, the used contact node pair
is highlighted, where the contact algorithm as defined in
section 2.3 is applied. Since the contact nodes are meshed
coincidently, only one node is visible. For reasons of simplicity,
only one node pair is used within this work. In general, the
approach is applicable for several node pairs. The highlighted
sensor 2 is used for result comparison. The rear side of the
finite element model is shown in figure 5, where sensor 1,
which is used for result comparison, is highlighted.

All degrees of freedom (DOF) are reduced using Craig
Bampton Method, except for the displacements of the two
contact nodes. To capture an appropriate dynamic behavior,
all modes with a corresponding natural frequency up to 800Hz
are kept as DOFs. More information on the method can
be found in [19].

The finite element model is built with linear shell elements
for the plastic parts. 4-node quad elements are used as the
preferred element type. Thermoplastic olefin and PC-ABS are
the used plastics. Spot welds within the plastic parts are
modeled by connectors. The covering foam parts are meshed
with linear solid elements, where 8-node hexahedrons are
used as preferred element type. This leads to an overall model

© The Authors.

m Rear side of the door trim panel finite element
model showing sensor 1.

size of 467184 nodes and 553949 elements. It is assumed that
the steel frame is stiff compared to the door trim panel. For
this, all nodes of the door trim panel which are attached to
the steel frame are fixed in all degrees of freedom. Abaqus/
Standard 6.13-5 is used for solving.

4.2. HBM Parameters

The finite element model explained in 4.1 is used to determine
the mass M and stiffness matrix K. This step is entirely linear.
Contact nonlinearities at the contact pair (see figure 4) are
taken into account within the HBM routine as explained in
section 2. The HBM routine requires additional parameters,
which are explained within this section 4.2.

Noise prediction is only possible if the predicted frequen-
cies are in a range which is audible by the human ear. This
means, the frequency of the highest predicted harmonic / has
to be in this range. On the other hand, high number of
harmonics leads to long computational times since the system
size increase by (2 - h) + 1 as explained in section 2. For this,
h =75 is chosen to guarantee the prediction of frequencies up
to 500Hz, which ensures to predict the system response in the
audible range by acceptable computational time.

To distinguish between sticking and slipping in the contact
zone, the maximum transmittable sticking force f,, , .., has to
be determined (see also equations (18) to (21)). This force is the
product of the normal force f,; , with the coefficient of friction
p in general. Since this work assumes f,; , and u are constant,
their product also has to be constant and f,; ; ,.x is the only
value to determine. Since f,; ; .., is not measurable directly, its
value was increased in 0.5N steps. For each value, it was checked
if a force excitation below or above the squeak threshold (see
table 3) leads to a permanent sticking or a partly slipping contact
state in the simulation model. For all simulations a maximum
transmittable sticking force of £, , ... = 3N was used, since the
required conditions are fulfilled.
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Another parameter to be defined is the tangential contact
stiffness c,. A higher stiffness leads to slower convergence but
in general to more accurate results. To find the best compro-

s I N N
mise, ¢,is increased sequentially in 500 —— steps. ¢, = 2000 ——

mm
is used for all simulations within this work, since it can

be observed, that higher values do not influence the
results significantly.

5. Results and Discussion

The results of the measurements and the corresponding simu-
lations are shown in this section to compare squeaking and
non-squeaking configurations. For all the simulations, the
same finite element model and the same parameters as
explained in section 4 are used. The difference between the
squeaking and non-squeaking configurations for the measure-
ments and the simulations are only the excitation force ampli-
tudes as defined in table 3. All values in this section are
reported in local sensor coordinates as defined in figure 4 and
figure 5. For the contact nodes, the local and global directions
are identical (see section 2.3).

5.1. The Time Domain

5.1.1. Results To investigate the difference in the contact
state between squeaking and non-squeaking configurations,
the simulated velocities of the two contact nodes in the
y-direction are visualized (see figure 6) for two periods in the
time domain. The velocities are the best physical quantities
to plot, since the displacements show no big visual deviations
and the accelerations show high oscillations for nonlinear
contact analysis. The blue lines represent the first contact node
and the red lines the second contact node. For the non-
squeaking configuration (dashed lines), the contact nodes
stick to each other permanently and their velocities are equal.
A higher overall amplitude can be observed for the squeaking
configuration (solid line). Additionally, the velocities of the
two contact nodes distinguish two times per period.

m Simulated velocities of the contact nodes in
y-direction for the non-squeaking and the squeaking
configuration in the time domain.

non-squeaking configuration: velocity of contact node 1 in y-direction
—= = =non-squeaking configuration: velocity of contact node 2 in y-direction
squeaking configuration: velocity of contact node 1 in y-direction
squeaking configuration: velocity of contact node 2 in y-direction

—

v/ (mm/s)
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m Simulated and measured velocities of sensor 1
in local z-direction (normal direction) for the non-squeaking
(top) and the squeaking (bottom) configuration in the

time domain.

non-squeaking configuration: measured velocity of sensor 1 in z-direction
non-squeaking configuration: simulated velocity of sensor 1 in z-direction

T
5
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£
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squeaking configuration: measured velocity of sensor 1 in z-direction
1 squeaking configuration: simulated velocity of sensor 1 in z-direction
10
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£
g -10 L L L n 1
= 0 0.05 0.1 0.15 0.2 0.25
t/s —

The simulated velocities are plotted directly after inserting
the calculated Fourier coefficients in the derivative of equation
(2). For the measurements, the time integral of the accelera-
tions is calculated to visualize the velocities. These results are
shown in figure 7 for sensor 1 in local z-direction. Sensor 1 is
placed on the opposite side of the load introduction point. A
good agreement between measurement (blue curves) and
simulation (red curves) can be observed for the non-squeaking
(top) and the squeaking configuration (bottom).

To visualize the system response at one more location,
figure 8 shows the measurements compared to the simulation
results for sensor 2 in local z-direction. The velocity ampli-
tudes for simulations and measurements are in good agree-
ment. For both configurations, the measured oscillations are
higher compared to the simulation results.

5.1.2. Discussion The possibility to distinguish between
squeaking and non-squeaking configurations based on simula-
tion models is an important requirement for squeak noise
prediction. For the squeaking configuration, the difference in

m Simulated and measured velocities of sensor 2
in local z-direction (normal direction) for the non-squeaking
(top) and the squeaking (bottom) configuration in the

time domain.

non-squeaking configuration: measured velocity of sensor 2 in z-direction
non-squeaking configuration: simulated velocity of sensor 2 in z-direction

—

v/ (mm/s)

squeaking configuration: measured velocity of sensor 2 in z-direction
squeaking configuration: simulated velocity of sensor 2 in z-direction

© The Authors.
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the velocities of the two contact nodes enables this assessment.
If the velocities between the contact nodes vary, the contact is
slipping and the maximum transmittable contact force is
exceeded. Otherwise, it is sticking. This alternating sticking and
slipping state is usable to identify the squeaking configuration
by simulation. Furthermore, the velocity amplitude is higher
for the squeaking configuration, which shows that squeaking
can be only observed above the threshold of the excitation force
amplitude. In the figures 7 and 8, this statement is validated by
the test, since the velocity amplitude for the squeaking configu-
ration is higher than for the non-squeaking configuration.

As visible in figure 6, a slipping phase is introduced at
aprox. t = 0.09s and at aprox. ¢t = 0.16s. Since the used contact
law is symmetrical, the simulated system response must also
be symmetrical. In the measurements, this phenomena can
be observed only one time per period and is visual at high
harmonic oscillations (at aprox. t = 0.09s) in the velocities in
figure 7. It is assumed, that this unsymmetrical contact
behavior can be simulated by a variable normal force.

The simulation model does only include the contact
nonlinearities at one location in the squeaking contact area.
In general, the figures 7 and 8 shows that further high
harmonic oscillations can be observed in the measurements
compared to the simulations. It is assumed that contributions
from the neglected contact areas with their corresponding
clearances lead to this phenomena.

Figures 7 and 8 show a permanent sticking state for the
non-squeaking configuration. For this case, the simulation
model is entirely linear and a good agreement in the velocity
amplitudes can be observed between simulation and measure-
ment. This validates the FEM model explained in 4.1 at the
assessed locations for the used frequency.

5.2. The Frequency Domain

5.2.1. Results As explained in section 2, the Harmonic
Balance Method solves the dynamic equations of motion in
the frequency domain. A result comparison between measure-
ment and simulation in the frequency domain allows for a
better evaluation, if HBM is applicable for squeaking
phenomena. Figure 9 shows the results for measurement (blue)
and simulation (red) at sensor 1 in local z-direction for the
non-squeaking (top) and the squeaking configuration
(bottom). For the measurements, the discrete Fourier trans-
form of the velocities in the time domain is built and their
amplitude is visualized by the blue curves. Since the Harmonic
Balance Method solves the steady state system response at the
fundamental frequency and their higher harmonics, the
results are represented by discrete points, which can be calcu-
lated directly by the Fourier coefficients (red crosses).

For better visualization, the ordinate is scaled logarithmi-
cally. Furthermore, the order of harmonic / is added as addi-
tional abscissa in figure 9, where the first harmonic (h = 1)
represents the excitation frequency (7Hz).

Figure 9 shows that the excitation frequency and its
harmonics are identifiable in the measured signals for both
configurations. For the non-squeaking configuration, the
spectral velocity at the excitation frequency is identifiable by
simulation, but no higher harmonics are predicted. It is once

© The Authors.
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m Simulated and measured velocities of sensor 1
in local z-direction (normal direction) for the non-squeaking
(top) and the squeaking (bottom) configuration in the
frequency domain.

3
10
non-squeaking configuration: measured velocity of sensor 1 in z-direction
— 100 % non-squeaking configuration: simulated velocity of sensor 1 in z-direction
]
£
E
= !
50 100 150 200 250 300 350 400 450 500
f/Hz -
10 20 30 40 50 60 70
10° no
squeaking configuration: measured velocity of sensor 1 in z-direction
10° * squeaking configuration: simulated velocity of sensor 1 in z-direction

V| / (mm/s)

50 100

150 200 250

flHz  —

300 350 400 450 500

again assumed that contributions from neglected contact
areas lead to the measured higher harmonics. For the
squeaking configuration, the spectral velocity at the excitation
frequency and at even harmonics are predicted by simulation.
Odd harmonics can not be predicted due to the symmetry of
the used contact law. All non-visible harmonics are small
compared to the visible harmonics and not shown.

5.2.2. Discussion Asvisualized in figure 9, the measured
velocities are higher for the squeaking configuration compared
to the non-squeaking configuration. If comparing identical
harmonics for each configuration, the squeaking configura-
tion shows a 21 times higher velocity compared to the non-
squeaking configuration on average in the assessed frequency
range up to 500Hz, although the excitation force is only 1.27
time higher. Especially for higher harmonics this phenomena
is more pronounced.

For the squeaking configuration the background noise is
lower compared to the non-squeaking configuration. For this,
irregular peaks (e.g. the frequency of the power supply voltage
at 50Hz and their harmonics) can be identified in figure 9 on
a low level for the non-squeaking configuration.

The squeaking configuration shows no other significant
frequency peaks except the ones at the fundamental frequency
of 7Hz and their multiples. This validates that the Harmonic
Balance Method is usable to predict squeaking phenomena of
automotive parts.

Furthermore, the simulations show that it is possible to
distinguish between squeaking and non-squeaking configura-
tions by simulation. For the squeaking configuration, the contact
nodes stick permanently and no higher harmonics are identifi-
able (see figure 9 (top)). If stick and slip phases are predicted,
higher harmonics appear (see figure 9 (bottom)), although only
even harmonics can be predicted. The absence of odd harmonics
is already observed by Weisheit [18] and Suess [20].

5.3. Noise Prediction

The sections 5.1 and 5.2 present the results for the simulated
velocities at the sensors and the contact nodes. Additionally,
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the velocities at all degrees of freedom are calculable as a field
output. They can be used to assess the radiated noise for
squeaking and non-squeaking configurations.

One possible approach is to evaluate this radiated noise
by the Equivalent Radiated Power (ERP), where the radiation
efficiency is assumed to be ¢ = 1 [30, 31]. In most cases, this
ERP can be interpreted as an upper bound for the radiated
noise as it overestimates the radiation, especially for lower
frequencies [30, 31].

The ERP is calculable using the normal velocities v, at
the structure’s outer surface O by

N,
_1 21051 2 25
PERP_ZPC”VVA‘ dO~ZZPCVk,n Ag, (25)

k=1
ERP density

where the speed of sound ¢ = 343m/s and the density
p = 1.2kg/m? of air is used within this work.

The HBM calculates the velocities at discrete nodes and
the ERP calculation has to be discretized. To do so, the outer
surface of the finite element model is determined. An averaged
surface velocity in normal direction v, , is calculated for each
element. A, is the area of an outer element and N; is the
number of outer element surfaces. Additionally, the ERP
density can be plotted for the whole outer surface by dividing
the ERP of each surface element through its area. All assess-
ments within this section are performed on the
simulated velocities.

5.3.1. Results As explained in section 4.2 the velocities
are calculated for 75 harmonics. Consequently, the ERP can
be calculated for each harmonic separately. Table 4 summa-
rizes the simulation results for the squeaking and the non-
squeaking configuration. The ERP is listed for the first
harmonic. Additionally, the ERP sum of all higher harmonics
(2nd to 75th harmonic) and the ERP total sum is listed.

It is observed that the ERP of the first harmonic is
dominant compared to the higher ones. Furthermore, no noise
is radiated at higher harmonics for the non-squeaking config-
uration, since the contact is sticking permanently and no
higher harmonics are predicted.

To illustrate at which location the noise is radiated, the
ERP density can be plotted on the door trim panel’s finite
element model. Figure 10 shows the ERP density for the first
harmonic of the squeaking configuration. The area next to
the load introduction shows the highest ERP density. The
non-squeaking configuration shows qualitatively similar areas
for noise radiation but on a lower absolute value (see table 4).
Therefore, the non-squeaking configuration is not visualized.

TABLE 4 Simulated Equivalent Radiated Power for the
squeaking and the non-squeaking configuration.

Configuration = ERPof1st ERP sum of ERP total
harm. higher harm. sum

Non-squeaking 1.2249mW  OmW 1.2249mW

Squeaking 2.0068mW 0.0152mWwW 2.0220mW

© The Authors.
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Figure 11 shows the ERP density of the squeaking config-
uration for the 11th harmonic which represents the radiated
sound at 77Hz. It is notable that sound is radiated at the door
trim panel’s pocket, since the 11th harmonic excites the
pocket’s natural frequency. The non-squeaking configuration
radiates no sound in simulation for the 11th harmonic and is
not visualized.

5.3.2. Discussion The used ERP sum for the higher
harmonics and the total ERP sum is calculated to generate a
cumulative ERP. This approach is already used by Weisheit
etal. [18], but the results have to be interpreted carefully, since
all frequency informations get lost. Different thresholds of
audibility at different frequencies are not taken into account.
Furthermore, it is shown in section 5.2 that only even
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harmonics are predictable. For this, no sound radiation is
predicted at odd harmonics.

The results show that the ERP of the first harmonic is
dominant compared to the higher harmonics. The funda-
mental frequency at 7Hz is represented by this first harmonic
and is below the frequency threshold, which is audible by the
human ear. This means for noise prediction, only the higher
harmonics have to be taken into account for this case. The
simulations show, that only the squeaking configuration
radiates sound at these higher harmonics.

The approach enables the identification of areas where
sound is radiated. It is shown that these areas must not be next
to the squeaking contact, since mode shapes at different loca-
tions are excited. Consequently, the whole door trim panel’s
outer surface has to be taken into account for ERP calculation.
The excitations of mode shapes arise at the fundamental
frequency and their higher harmonics, which is an advantage
of the Harmonic Balance Method compared to simulation
methods based on linear theories.

6. Conclusion

This work validates a method for squeak noise prediction.
Squeaking and non-squeaking configurations are tested at a
door trim panel and the measured system response is
compared to simulations using the Harmonic Balance
Method. The measured velocities in the frequency domain
show only relevant peaks at the fundamental frequency and
their higher harmonics for the squeaking configuration, which
validates the usage of the Harmonic Balance Method.

The measurements show that the squeaking configuration
leads to higher velocity amplitudes compared to the non-
squeaking configuration, especially for higher harmonics.

The simulation model predicts the measured velocities at
the fundamental frequency with good agreement. Higher
harmonics are predicted for the squeaking configuration,
which are induced by the stick-slip effect. For the non-
squeaking configuration permanent sticking is observed and
no higher harmonics are predicted. This allows to distinguish
between squeaking and non-squeaking configurations
by simulation.

The Equivalent Radiated Power is calculated based on the
simulated velocities and can be used to identify the areas of
sound radiation. The results of this work contribute to improve
the squeak noise prediction in early virtual development phases.

The identification of the contact force is a further research
topic. It is assumed that an automatic calculation of the
contact force using a contact algorithm in normal direction
allows an evaluation of different initial penetrations. This
implementation can be extended taking contact distributions
into account. Furthermore, it is assumed that variable normal
forces or other friction laws can improve the squeak noise
prediction further by predicting odd harmonics or could allow
to transfer the method to rattle phenomena. Finally, improved
calculations of sound radiation based on the Lumped
Parameter Model, finite element or boundary element method
can be further research topics.
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