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Abstract

Brake-squeal is one of the major topics to cause warranty costs in the automotive industry.
In recent years, simulation techniques which are based on the Finite Element Method have
become more and more a state of the art technique to predict brake-squeal. This work focu-
ses on improvements with respect to the prediction quality of the brake-squeal simulation.
Furthermore, the usability of the simulation results in the automotive serial development

process is discussed in detail.

The approach used in this work is based on Lyapunov’s stability criteria. The mathematical
background of this linear approach is analyzed in terms of system’s matrices and the error of
the linearization is estimated. Various excitation and damping mechanisms including mode
coupling and friction damping are derived using analytical, Finite Difference and Finite

Element models.

The contact equations are deduced by applying the variational principle onto frictional con-
tact with constant sliding velocity. Furthermore, brake pad measurements are taken to iden-
tify transversal isotropic material parameters. In this context, diverse new and state of the
art measurement methods are compared. Moreover, the influence of boundary conditions on

different excitation mechanisms is discussed.

Sensitivity and robustness analysis linked with modal reduction methods offer a better insight
in the system’s noise behavior while keeping the computational time limited. This finally
leads to a new approach to define countermeasures against brake-squeal which has been

validated in bench and car tests.

Keywords

brake-squeal, stability analysis, friction induced vibration, Finite Element Method, brake

lining material, frictional sliding contact, modal reduction



Zusammenfassung

Bremsenquietschen wird in der Automobilindustrie als eine wichtige Ursache fiir Gewéhr-
leistungskosten angesehen. In den vergangenen Jahren haben sich Simulationsmethoden ba-
sierend auf der Finite Elemente Methode als zusétzliches Entwicklungswerkzeug durchge-

setzt.

In dieser Arbeit werden Mafnahmen zur Verbesserung der Prognosegiite dieser Methoden
untersucht. Daneben werden Vorschldge zum verbesserten Einsatz der Simulation im Ent-

wicklungsprozess erarbeitet.

Das Stabilitatskriterium nach Ljapunow ist Grundlage des in dieser Arbeit betrachteten
linearen Stabilitatsbegriffs. Der Einfluss der einzelnen Systemmatrizen und die Auswirkun-
gen des Fehlers bei der Linearisierung werden untersucht. Die verschiedenen Erregungs- und
Déampfungsmechanismen, darunter Modenkopplung und Reibungsddmpfung, werden mit Hil-

fe von analytischen Modellen, Finiten Differenzen und Finiten Elementen analysiert.

Die Kontaktgleichungen werden mittels Variationsprinzip am Reibkontakt mit konstanter
Fiihrungsgeschwindigkeit hergeleitet. Bestehende und neue Messmethoden an Bremsbeldgen
zur Bestimmung von transversal isotropen Materialparametern werden verglichen. Aufserdem

wird der Einfluss des Systemumfangs auf verschiedene Schwingformen diskutiert.

Durch Sensitivitdtsanalysen auf Basis modaler Reduktionsmethoden kann eine verbesserte
Einsicht in das Systemverhalten gewonnen werden. Dadurch ergibt sich aufserdem ein neuer
recheneffizienter Ansatz, um Abhilfemafnahmen gegen Bremsenquietschen zu generieren.

Dieser wurde in Fahrzeug- und Priifstandstests validiert.

Stichworte

Bremsenquietschen, Stabilitdt, reibinduzierte Schwingungen, Finite Elemente Methode,

Bremsbelage, gleitender Reibkontakt, modale Reduktionsmethoden
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1 Einleitung

Einen zentralen Punkt im Entwicklungsprozess eines Automobilherstellers nimmt die Si-
cherstellung eines gerduscharmen Fahrzeugs ein, um gesetzlichen Vorgaben sowie Komfort-
anspriichen zu geniigen und den Einfluss auf die Umwelt gering zu halten. Neben Motor-,
Wind- und Abrollgerduschen sollen Bremsgerdusche, insbesondere Bremsenquietschen (engl.
brake-squeal), so weit wie moglich reduziert werden. Das hochfrequente Bremsenquietschen
wird von vielen Insassen und Passanten als unangenehm empfunden und stellt somit ein
Komfortproblem dar. Dariiber hinaus wird es von vielen Kunden auch als Hinweis auf ei-
ne vermeintliche Beeintrachtigung in der Funktion der Betriebsbremse wahrgenommen und
entsprechend reklamiert. Diese Reklamationen verursachen hohe Gewahrleistungskosten bei

Automobilherstellern.

Seit vielen Jahren werden gerduscharme Bremsen mit Hilfe von Fahrzeug- und Priifstands-
versuchen entwickelt. Diese Versuche und die daraus abgeleiteten Maknahmen basieren auf
Erfahrungswerten, eine allgemeingiiltige Losung konnte bis heute nicht gefunden werden.
Aufgrund steigender Motorleistungen miissen auch Bremsanlagen leistungsfihiger werden,
was in grofseren Bremsscheiben und somit in einer verstarkten Neigung zum Bremsenquiet-
schen resultiert. Durch die gestiegenen Kundenanforderungen, die Verringerung der Pegel
anderer Fahrgerdusche und die wachsende Produktvielfalt sind die Moglichkeiten und Ka-

pazitaten der versuchsseitigen Gerduschbearbeitung ausgeschopft.

Mit der Verfiigharkeit immer leistungsfahigerer Hard- und Software und einem Grundver-
standnis der dem Bremsenquietschen zugrundeliegenden Mechanismen erdffnet sich seit ei-
nigen Jahren die Moglichkeit, das Bremsenquietschen simulativ vorherzusagen und virtuell
Abhilfemafnahmen zu erproben. Die Reproduzierbarkeit der simulativen Ergebnisse und die
Moglichkeit Systemparameter einzeln zu variieren bieten hier neue Ansétze, um die versuchs-
seitigen Erfahrungswerte zu verifizieren und neue Erkenntnisse hinzuzufiigen. Aufgrund der
Komplexitidt des Bremssystems und des hochdynamischen Systemverhaltens existieren je-
doch weiterhin zahlreiche Herausforderungen, um die Prognosegiite des Simulationsmodells

zu erhohen.



2 1 Einleitung

1.1 Bremsengerausche

Aufgabe einer Kraftfahrzeug-Bremse ist die Umwandlung von kinetischer Energie in Wr-
meenergie, um das Fahrzeug zu verzogern bzw. zum Stillstand zu bringen. In den heute
grofitenteils verwendeten mechanischen Scheibenbremsen findet diese Umwandlung mittels
Reibung statt. Wahrend dieser Energieumwandlung konnen zahlreiche Gerdusche entstehen,
die nach ihrem Gerauschbild klassifiziert werden. Da die Einteilung iiber das wahrnehmbare
Gerédusch und nicht iiber die zugrundeliegende Ursache erfolgt, sind die unterschiedlichen
Bremsgerdusche nicht immer klar voneinander abgegrenzt. Auch werden, je nach Wahrneh-
mung oder Quelle, unterschiedliche Begriffe fiir das gleiche Phénomen verwendet, sodass eine

eineindeutige Zuordnung der Gerédusche nicht immer moglich ist.

Das Bremsenrubbeln (engl. brake-judder) wird durch Unebenheiten in der Bremsscheibe
(engl. disk thickness variation, DTV) verursacht, vgl. Augsburg u.a. [2010]. Diese kénnen
Ursachen in der Konstruktion oder Fertigung haben, durch Belagauftrag bei einer vorausge-
gangenen starken Bremsung entstehen oder thermischen Ursprungs sein. Sobald ein Bereich
der Scheibenoberfliche herausragt, wird dieser durch die starkere Beanspruchung auch stér-
ker erwarmt, wodurch sich dieser Teil weiter ausdehnt und somit die Unebenheit verstéarkt
wird (engl. hot-spots). Entsprechend finden sich die beiden Begriffe Kaltrubbeln (engl. cold-
judder) und Heiffrubbeln (engl. hot-judder) wieder. Die entstehende Schwingung hat damit
eine Frequenz proportional zur Drehgeschwindigkeit der Bremsscheibe, bleibt jedoch im All-
gemeinen unter 300 Hz. Sie kann nicht nur akustisch wahrgenommen werden, sondern héufig
auch als Vibration des Lenkrads, des Bremspedals oder der Karosserie, vgl. Breuer und Bill
[2006].

Reversierklacken kann auftreten, wenn die erste Bremsung nach einem Wechsel der Rotati-
onsrichtung der Bremsscheibe beginnt. Die Bremsbeldge sind im Bremssattel aus Fertigungs-
und Korossionsgriinden mit Spiel in der Gréfsenordnung von 0.1 mm bis 1 mm eingesetzt.
Wenn nun die Rotationsrichtung der Bremsscheibe nicht mit der aktuellen Positionierung
der Bremsbeldge iibereinstimmt, werden diese zu Beginn der Bremsung zuerst verschoben
und stofen dann auf die entsprechende Abstiitzungsfliche im Bremssattel. Durch den Auf-
prall der Belagriickenplatte auf den Bremssattel kann ein klackendes Gerédusch emittiert
oder die Karosserie durch einen Impuls angeregt werden. Reversierklacken kann durch Re-
duzierung des Belagspiels, durch Anpassung der Geometrie in der Kontaktfliche oder durch

Hinzunahme eines weichen Zwischenmaterials verringert bzw. ganz vermieden werden.

Bremsenklappern tritt nicht wahrend einer Bremsung auf, sondern ausschliefslich im un-

gebremsten Zustand, wenn durch einen unebenen Fahrbahnbelag hohe Beschleunigungen
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in den ungefederten Teilen des Fahrwerks auftreten. Die Einzelteile des Bremssattels sind
teilweise nicht verschraubt, sondern werden durch Federn zusammengehalten. Wenn die Vor-
spannkréfte der Federn nicht ausreichend grofs sind, konnen sich die Bremsbeldge oder die

Bremsfaust aufgrund ihrer Trégheit bewegen und verursachen ein klapperndes Gerausch.

Die Ursache fiir Bremsenknarzen (engl. creep-groan) ist eine nichtlineare Stick-Slip Schwin-
gung. Fiir eine solche Schwingung sind ein positiver Bremsdruck und sehr niedrige Dreh-
zahlen der Bremsscheibe notig, siehe auch Kapitel 3.1. Dieser Zustand wird bei Automatik-
Fahrzeugen im Stand erreicht, wenn das Bremsmoment gegen das Antriebsmoment wirkt,
siehe Brecht [2000] oder Hoffmann und Gaul [2008].

Knarren hat, genauso wie Knarzen, eine Stick-Slip Schwingung als Ursache. Diese tritt hier
jedoch nicht zwischen Bremsbelag und Bremsscheibe auf, sondern am Kontakt des Kolbens

zum Kolbengehause des Bremssattels.

Hubknarzen kann am Ende einer Bremsung auftreten, wenn das Fahrzeug stillsteht und die
Vorderachse ausfedert. Das Gerausch klingt, wie der Name andeutet, ahnlich dem Bremsen-
knarzen. Es wird jedoch nicht durch die Bremse emittiert, sondern durch die Achsbauteile

und zahlt damit nicht direkt zu den Bremsgerduschen.

Bremsenschrummen oder Muhen (engl. brake-moan) liegt von der Ursache her am néchsten
zu dem in dieser Arbeit behandelten Bremsenquietschen. Es stellt genauso eine instabile
Eigenschwingung dar, allerdings in einem niedrigeren Frequenzbereich unter 1000 Hz. Bei
diesen Frequenzen schwingt die gesamte Achse mit Lenkern und Gummilagern. Die Bremse

selbst stellt dagegen weitgehend einen Starrkorper dar, siehe Brecht [2000].

Im folgenden Anschnitt wird eine Auflistung fritherer und aktueller Arbeiten zum Bremsen-

quietschen vorgestellt.

1.2 Stand der Technik

Aufgrund der grofen Relevanz des Bremsenquietschens in der Entwicklung von Fahrzeug-
bremsen existieren zu diesem Thema zahlreiche Arbeiten. Einen Uberblick iiber den jeweils
aktuellen Stand der Technik zum Zeitpunkt der Veroffentlichung gaben Kinkaid u. a. [2003],
Chen u. a. [2006] sowie Hoffmann und Gaul [2008].

Nach Kinkaid u.a. [2003] erfolgten Mitte des 20. Jahrhunderts erste experimentelle Unter-

suchungen zum Bremsenquietschen durch Mills [1938]. In frithen Veréffentlichungen wurden
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nach Flint [2002] verschiedene Stick-Slip Effekte als Ursache fiir Bremsenquietschen genannt.
Spurr [1961] brachte Bremsenquietschen aufserdem mit geometrischen Verzwéngungen (engl.
sprag-slip) in Verbindung. Ein Zusammenhang zwischen Quietschen und einer Modenkopp-
lung wurde erstmals von North [1972] beschrieben. Hoffmann und Gaul [2008] bezeichneten
dies als den wichtigsten Erregungsmechanismus, fiir den jedoch viele unterschiedliche Be-

zeichnungen verwendet werden.

Dariiber hinaus werden weiterhin andere Anregungsmechanismen untersucht: Buck [2008|
erklarte hochfrequentes Bremsenquietschen durch einen negativen Gradienten des Reibkoef-
fizienten zur Geschwindigkeit. Graf und Ostermeyer [2011] beschrieben einen Anregungsme-
chanismus ausgehend von einer massebehafteten Grenzschicht im Kontakt zwischen Brems-

scheibe und Bremsbelag.

Eine Modellierung des Bremssystems mit Feder-Masse Modellen, wie sie durch Flint [2002],
Hochlenert [2006] oder Hetzler [2009] beschrieben wurden, ermdoglicht die Vorhersage von

Bremsenquietschen mit vergleichsweise geringem Rechenaufwand.

In der industriellen Anwendung wird Bremsenquietschen heute vorwiegend mit Hilfe von
Finite Elemente Simulationen analysiert. Die Verfiigharkeit von leistungsfihiger Hardware,
aber auch von effizienten Algorithmen zur Eigenfrequenzberechnung, ermoglichen Stabili-

tatsanalysen auf Basis von fein vernetzten Finite Elemente Modellen.

Bajer u.a. [2003] beschrieben ein Simulationsverfahren, bei dem eine quasistatische Bestim-
mung des Betriebspunkts vor der eigentlichen Stabilitdtsanalyse durchgefiihrt wird. Buck
[2008] zeigte, dass bei Instabilitdten, die durch einen abfallenden Reibkoeffizienten ausge-
16st werden, auch bei hohen Frequenzen iiber 8 kHz eine hohe Ubereinstimmung zwischen

Versuch und Finite Elemente Simulation erreicht werden kann.

Im Zuge der Simulation auf Basis von Finite Elemente Modellen geriet auch die Frage nach
Abhilfemaknahmen in den Fokus. Zhang u.a. [2003] verwendeten frei-frei Eigenfrequenzen

und Eigenformen von Bremsenkomponenten zur Analyse der instabilen Schwingformen.

Neben der heute in der industriellen Entwicklung weit verbreiteten linearen Stabilitdtsana-
lyse existieren auch zahlreiche Untersuchungen auf Grundlage von Berechnungen im Zeitbe-
reich. Meziane [2007| validierte anhand von Gerduschversuchen sowohl die Ergebnisse einer
linearen Stabilitdtsanalyse, als auch einer nichtlinearen Berechnung im Zeitbereich. Aufgrund
der hohen Rechenzeit war sie dabei auf ein Ersatzsystem mit geringer Komplexitdt ange-
wiesen. Vermont des Roches [2011] untersuchte verschiedene Verfahren zur Modellreduktion,

um die Rechenzeit bei Analysen einer realen Fahrzeugbremse im Zeitbereich zu verringern.
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Ein grofier Teil der aktuellen Forschung befasst sich mit der Bestimmung von Materialpara-
metern fiir die Finite Elemente Simulation. Hierbei steht die dynamische Beschreibung des

Bremsbelags im Hauptfokus.

Yuhas u.a. [2010] bestimmten Materialparameter des Reibmaterials aus Ultraschallmessun-
gen. Aus der Frequenzabhéngigkeit der elastischen Eigenschaften des Reibmaterials schlossen
Nonaka u.a. [2010] sowie Hornig und von Wagner [2011], dass nur dynamische Messungen
mit einer Anregung im quietschrelevanten Frequenzbereich korrekte Ergebnisse liefern kon-

nen und stellten entsprechende Messverfahren vor.

Das dynamische Verhalten von Dampfungsblechen wurde von Flint ausfiihrlich beschrieben.
Er unterschied dabei zwischen verschiedenen Wirkmechanismen: einer axialen Entkopplung
Flint u. a. [2010], einer tangentialen Entkopplung Flint u.a. [2004] und der Biegeddmpfung
von Dampfungsblechen Flint [2002]. Denys und Thompson [2010] beschrieben ein Verfahren
zur standardisierten Messung der temperaturabhéngigen Biegeddmpfung von Dampfungs-

blechen.

Ein weiteres Forschungsgebiet ist die Modellierung des Kontakts zwischen Bremsbelag und
Bremsscheibe. Einen rein simulativen Ansatz zur verbesserten Abbildung dieses Kontakts
stellten Bajer u.a. [2004] vor. Abu-Bakar u.a. [2005a] und Abu-Bakar u.a. [2005b] zeigten
eine gute Korrelation zwischen Simulations- und Versuchsergebnissen, wenn die verschlissene
Belagoberfliache vermessen und im Modell implementiert wird. Hetzler [2009] erkléarte den ge-
rauschlichen Unterschied zwischen neuen und verschlissenen Beldgen durch eine verdnderte
Topographie der Mikrokontaktplateaus und modellierte diese iiber eine nichtlineare Kon-
taktsteifigkeit. Eine statistische Untersuchung der Belagoberfliche wurde von Heussaff u. a.
[2012] durchgefiihrt. Sie stellten auferdem eine Methode vor, wie die Variation der Oberfléche

im Rahmen einer Finite Elemente Simulation abgebildet werden kann.

1.3 Aufbau der Arbeit

Ziel dieser Arbeit ist es, ein bestehendes Verfahren zur Simulation von Bremsenquietschen
hinsichtlich der Prognosegiite zu analysieren. Unter dem Begriff der Prognosegiite wird dabei
einerseits die Korrektheit der geschlossenen Prognosen verstanden. Dariiber hinaus soll aber
auch der Umfang der Prognosen moglichst iiber die Aussage "quietscht" bzw. "quietscht
nicht" hinausgehen. Dies fiihrt in Teilen der Arbeit auf eine theoretisch ausgerichtete Be-
trachtung der Fragestellung, wobei immer wieder konkrete Hinweise auf praktische Abhilfe-

maknahmen gefunden werden konnen.
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Nach dem Stand der Technik gilt es als gesichert, dass es sich beim Bremsenquietschen um
ein Phédnomen handelt, dass mit einer Instabilitdt des Bremssystems begriindet ist. Daher
werden in Kapitel 2 zuerst die Grundlagen des mathematischen Stabilitdtsbegriffes darge-
stellt. Zentraler Punkt ist hierbei, welchen Einfluss die einzelnen Teilmatrizen der linearen
Differentialgleichung der Strukturdynamik auf die Stabilitdtsanalyse haben und wie die Aus-

wirkungen vorhandener nichtlinearer Terme abgeschatzt werden kénnen.

Die unterschiedlichen Mechanismen, die Einfluss auf die positive oder gegebenenfalls negative
Systemdadmpfung und damit die Systemstabilitdt haben, werden in Kapitel 3 unter anderem

anhand von Minimalmodellen vorgestellt.

Da Minimalmodelle zwar erkldaren, warum Bremsenquietschen auftritt, jedoch nicht dariiber
Auskunft geben kénnen, welche Bremssysteme letztendlich Auffalligkeiten zeigen, ist eine
Analyse unter Berticksichtigung der realen Geometrie notwendig. In Kapitel 4 wird eine

Stabilitdtsanalyse unter Anwendung des Finite Elemente Ansatzes dargestellt.

Die Aussagekraft dieser Analyse héngt stark von der Giite der verwendeten Materialgréfsen
ab. Kapitel 5 stellt die Materialeigenschaften und geeignete Messmethoden zur Bestimmung

dieser Parameter vor.

Einige der wichtigsten Erregungs- und Dampfungsmechanismen finden an den Kontaktstel-
len zwischen verschiedenen Bremsenbauteilen statt. In Kapitel 6 werden die mechanischen

Eigenschaften dieser Kontakte und ihre mathematische Modellierung aufgezeigt.

Die Bestimmung der Systemgrenzen und deren Modellierung sind Aufgaben, die in Kapitel

7 erldutert werden.

Mit der dann vorhandenen Analysemethode konnen belastbare Aussagen iiber die Systemsta-
bilitdt gewonnen werden. Der erste Aspekt, der sich mit dem Begriff Prognosegiite verbindet,
ist die Belastbarkeit der Aussage, ob Systemstabilitit vorliegt oder nicht. Dieser Teil ist bis
einschlieflich Kapitel 7 abgeschlossen. Im folgenden Kapitel 8 wird der zweite Aspekt der
Prognosegiite behandelt: Wie kann die bindre Aussage iiber Stabilitdt oder Instabilitét sinn-
voll ergénzt werden? Die Fragen nach der konkreten Ursache der Instabilitit, geeigneten

Abhilfemafinahmen und Robustheitsbetrachtungen werden dort erlautert.

Kapitel 9 gibt einen Ausblick auf mogliche weitere Untersuchungen und Ansatzpunkte, die

im Rahmen dieser Arbeit nicht behandelt werden konnten.
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1.4 In der Literatur verwendete Begriffe

Modenkopplung

Im ungedampften Fall ist dies eine Instabilitat, die durch zirkulatorische Anteile IN ausgelost
wird. Sie ist daran zu erkennen, dass zwei Eigenmoden die gleiche Frequenz besitzen, wobei
eine davon instabil, die andere asymptotisch stabil ist. Die Eigenformen der Eigenmoden

sind zueinander komplex konjugiert.

Sobald viskose oder strukturelle Dampfungseffekte D oder ¢S im System vorhanden sind,
kann eine Modenkopplung nicht unmittelbar mit einer Instabilitat gleichgesetzt werden. Der
Ubergang zwischen ungekoppeltem und gekoppeltem System ist fliekend und die beiden
Eigenmoden besitzen im Allgemeinen leicht unterschiedliche Frequenzen. Sie sind jedoch
weiter als Paare mit dhnlicher Frequenz und mit zueinander nahezu komplex konjugierten

Eigenformen zu erkennen.

Die Modenkopplung wird in der Literatur auch als dynamische Instabilitdt oder im Engli-
schen als flutter-type instability, mode coupling, mode lock-in oder follower-force instability

bezeichnet.

Doppelmoden

In rotationssymmetrischen Korpern, wie z.B. Bremsscheiben, treten viele frei-frei Eigenmo-
den paarweise mit nahezu gleicher Frequenz auf. Theoretisch betrachtet, existiert jeweils nur
ein einzelner Eigenwert mit zweidimensionalem Eigenraum. Da Bremsscheiben jedoch immer
Abweichungen von der ideal-rotationssymmetrischen Gestalt besitzen, treten zwei disjunk-
te Eigenwerte bzw. Eigenfrequenzen auf. Die Nédhe der beiden Eigenfrequenzen begiinstigt
Instabilititen iiber den Mechanismus der Modenkopplung. In Anhang C findet sich eine

Klassifizierung der Bremsscheibenmoden.

Negative Dampfung

Die negative Dampfung dient als Mafs fiir die Anfachungsrate einer Instabilitdt. Sie kann
iiber die Abklingkonstante ¢, den Grad der kritischen Dampfung bzw. das Lehr’sche Damp-
fungsmak ¢ oder den Dampfungsgradienten 7, jeweils mit negativem Vorzeichen ausgedriickt

werden. Der Begriff wird auferdem fiir negativ definite Dampfungsmatrizen D verwendet.
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Reelle Eigenwertanalyse

Eine Eigenwertberechnung auf Basis des M-K-Systems wird als reelle Eigenwertanalyse (eng].
natural frequency extraction) bezeichnet. Alle Eigenvektoren ¢q sind reellwertig, das System
schwingt in Phase und ist grenzstabil. In den Kapiteln 2.3 und 4.3 werden M-K-Systeme

ausfiithrlich beschrieben.

Komplexe Eigenwertanalyse

Eine Eigenwertberechnung auf Basis des allgemeinen M-D-G-K-N-S-Systems wird als kom-
plexe Eigenwertanalyse (engl. complex eigenvalue analysis, CEA) bezeichnet. Die Eigen-
vektoren ¢ sind komplexwertig, das System schwingt im Allgemeinen nicht in Phase. Der
Imaginarteil der Eigenwerte bestimmt die Schwingfrequenz, der Realteil die ggf. negative

Déampfung. Details werden ebenfalls in den Kapiteln 2.3 und 4.3 ausgefiihrt.

Stehende Welle

Wihrend des Bremsenquietschens bildet die rotierende Bremsscheibe Schwingformen, die im
Gegensatz zum Scheibenmaterial fest im Raum stehen. Dies ist in der Storung der Rotati-

onssymmetrie der Bremsscheibe durch den Bremssattel begriindet.

Axial, radial, tangential

Durch die Rotationssymmetrie der Bremsscheibe bietet es sich an, viele Gréflen in einem zy-
lindrischen Koordinatensystem darzustellen. Dabei entspricht die axiale Richtung der Fahr-
zeugquerachse und somit der Kompressionsrichtung bei Bremsbeldgen und Dampfungsble-

chen.

Faustsattelbremse / Schwimmsattelbremse

Eine Scheibenbremsanlage, die axial verschieblich gelagert ist, bendtigt nur auf einer Seite
der Bremsscheibe Bremskolben. Der gegeniiberliegende Belag wird durch die entstehende

Reaktionskraft von der Faust gegen die Scheibe gedriickt, siehe auch Abbildung 4.3.
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Festsattelbremse

Eine Scheibenbremsanlage, die auf beiden Seiten der Bremsscheibe Bremskolben besitzt,
wird als Festsattelbremse bezeichnet. Sie ist nicht axial verschieblich gelagert, sondern fest

am Fahrwerk montiert.

Schirmung

Unter Temperatureinfluss dehnen sich die beiden Reibringe einer Bremsscheibe radial aus.
Einer der Reibringe ist mit dem kiihleren Bremsscheibentopf verbunden und kann sich weni-
ger stark ausdehnen. Dadurch entsteht eine Auslenkung der Reibringe in axialer Richtung.
Die resultierende Auslenkung erinnert mit Uberhohung dargestellt an einen aufgespannten

Schirm.
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2 Stabilitat

2.1 Definition

In diesem Kapitel wird der Stabilitatsbegriff definiert und dargestellt. Es wird diskutiert
welche Phanomene des Gerauschverhaltens von Fahrzeugbremsanlagen mit Stabilitétsfragen

in Verbindung stehen.

Ein lineares dynamisches mechanisches Systemmodell kann diskretisiert werden. Daraus er-
geben sich auslenkungs-, geschwindigkeits- oder beschleunigungsproportionale Anteile, die
iiber Matrizen beschrieben werden konnen. Weitere, nichtlineare Zusammenhange kénnen
modelliert werden. Deren Abhéngigkeit von der Auslenkung, der Geschwindigkeit oder der

Beschleunigung kann durch Ausdriicke hoherer Ordnung beschrieben werden.

Bei Betrachtung des mechanischen Systems als Funktion der Eingangsparameter kann dies
iiber eine Taylor-Reihe dargestellt werden. Somit kann durch Ermittlung der linearen, qua-
dratischen und polynomialen Terme bis zur k-ten Ordnung eine Approximation des Systems
erreicht werden. Fiir £ — oo konvergiert die Taylor-Reihe zur exakten Systemfunktion. Be-
dingung hierfiir ist allerdings eine entsprechende Glattheit, d.h. die Systemfunktion muss
k-fach differenzierbar bzgl. der Eingangsparameter sein. In der folgenden Arbeit werden aus-
schliefslich die linearen Terme beriicksichtigt. Der Einfluss der h6heren nichtlinearen Terme

kann durch den nichtlinearen Stabilitdtssatz (2.6) abgeschitzt werden.

Die zur spéateren Berechnung nétige Systemdiskretisierung fiihrt zu einer endlichen Zahl an
Gleichungen. Durch die Unterscheidung zwischen auslenkungs-, geschwindigkeits- und be-
schleunigungsproportionalen Termen werden Matrizen definiert, die in einen symmetrischen

und schiefsymmetrischen Teil aufgeteilt werden kénnen:

M Massenmatrix zur Beschreibung beschleunigungsproportionaler Kréfte

reellwertig, symmetrisch und positiv definit
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D viskose Dampfungsmatrix zur Beschreibung geschwindigkeitsproportionaler Kréfte

reellwertig, symmetrisch

G gyroskopische Matrix zur Beschreibung geschwindigkeitsproportionaler Kréfte

reellwertig, schiefsymmetrisch

K Steifigkeitsmatrix zur Beschreibung auslenkungsproportionaler Kréfte

reellwertig, symmetrisch

NN zirkulatorische Matrix zur Beschreibung auslenkungsproportionaler Kréfte

reellwertig, schiefsymmetrisch

S Strukturddampfungsmatrix zur Beschreibung auslenkungsproportionaler Krifte

reellwertig, symmetrisch

—

Die Matrizen konnen zusammengefasst werden: K := K + N + ¢S und C := D + G.
Auch wenn alle physikalischen Eingangsgrofsen reellwertig sind, treten mit der Struktur-
dampfungsmatrix S komplexe Eintrége auf. Dies ermoglicht die Modellierung von geeigneten

Déampfungsmechanismen im spéter definierten modalen Raum.

Die allgemeine Differentialgleichung linearer dynamischer Systeme ohne &duflere Belastung

kann mit Hilfe dieser Matrizen dargestellt werden:
Mii+ Cu+ Ku=Mii+ (D+G)u+ (K+N+iS)u=0 (2.1)

mit M,C € R™", K € C"" sowie M = M* regulr.

Mit Definition der Geschwindigkeit v := @ und Beschleunigung a := % kann Gleichung (2.1)

folgendermafen ausgedriickt werden:
Ma+Cv+Ku=0 (2.2)

Um nun das System von Differentialgleichungen zweiter Ordnung bzgl. Stabilitdt beurteilen

zu kénnen, muss es in ein System erster Ordnung transformiert werden.

0 1,

Seien y := u und A = — , dann kann Gleichung (2.1) durch
U -M'K -M-'C

y=Ay (2.3)

ausgedriickt werden, wobei I,, die Identitdtsmatrix der Dimension n ist. Dabei verdoppelt

sich die Zahl der Gleichungen auf 2n.
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Nach Walter [1990] besitzt Gleichung (2.3) fiir A € C*»?" und fiir jeden Anfangszustand
y(0) € C*" eine eindeutige Losung. Diese kann durch einen harmonischen Ansatz dargestellt

werden.

Yy (t) = pexp(\)
= pexp (iwt — ot)
= pexp (—it) (cos (wt) + isin (wt)) (2.4)

Dabei ist ¢ konstant bzgl. der Zeit ¢. Der Imaginérteil w = Im (A) wird als Eigenfrequenz,
der negative Realteil 6 = —Re (\) als Abklingkonstante bezeichnet.

Nun stehen auch u, v und a in einem einfachen Zusammenhang:

v=(lw—9)u a=(iw—20)"u (2.5)

Wie spater gezeigt wird, wird Bremsenquietschen durch eine selbsterregte Eigenschwingung
verursacht. Die Systemstabilitdt kann durch den Stabilitdatsbegriff von Ljapunow beurteilt
werden. Dieser stiitzt sich auf Eigenschaften der zuvor definierten Systemmatrix A. Die

folgenden Definitionen und Sétze orientieren sich an Walter [1990).

Definition 2.1 (Stabilitét):
Sei A € C?™?". Gegeben ist die Differentialgleichung y = Ay. Die Losung yo(t) heifit stabil,
wenn gilt:

Ve> 036 >0, sodass alle Losungen y(t) der Differentialgleichung mit

1y(0) — yo(0)| <& (2.6)

fiir t > 0 existieren und es gilt:
[y(t) —yo(t)] < e (t >0) (2.7)

Definition 2.2 (Asymptotische Stabilitét):
Sei A € C?*?". Eine Losung der obigen Differentialgleichung = Ay heifit asymptotisch
stabil, wenn sie stabil ist und wenn gilt: 3 § > 0, sodass fiir alle Losungen y(¢) der Differen-

tialgleichung mit

1y(0) — yo(0)| <& (2.8)
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gilt:
i [y(2) = yo(t)] = 0 (2.9)

Definition 2.3 (Instabilitét):
Eine Losung yo(t) heifft instabil, wenn sie nicht stabil ist.

Definition 2.4 (Grenzstabilitét):

Eine Losung yo(t) heifit grenzstabil, wenn sie stabil, aber nicht asymptotisch stabil ist.

Eine direkte Uberpriifung der Stabilitit nach dieser Definition ist im Allgemeinen nicht
zielfiihrend. Die folgenden Stabilititssitze fithren in konkreten Anwendungen einfacher und

schneller zu einer Stabilitétsaussage.

2.2 Stabilitatssatze

Der folgende Stabilitatssatz bildet die Grundlage fiir die Berechnungsmethodik bei Stabili-
tatsuntersuchungen. Die spéter in dieser Arbeit definierten Stabilitidtssiatze konnen auf diesen

allgemeinen Satz zuriickgefiihrt werden.

Satz 2.5 (Linearer Stabilitédtssatz):
Sein € N, A € C*?" und seien \y,...,\, die Eigenwerte von A mit p < 2n. Auferdem sei

7= max Re ()\;) das Maximum der Eigenwerte. Dann ist die triviale Losung y(¢) = 0 der
i=1,..., p

Differentialgleichung y = Ay:
e fiir v < 0 asymptotisch stabil,
e fiir v = 0 grenzstabil oder instabil und
o fiir v > 0 instabil.
Der Beweis des linearen Stabilitéitssatzes befindet sich in Anhang B.

Diese mathematische Beschreibung der Stabilitédt kann auch wieder mechanisch veranschau-
licht werden. Sei y(t) = @;exp (\t) = ;exp (Re(\)t) (cos (Im (N;) ¢) + i sin (Im (N;) 1))
eine harmonische Schwingung. Die Schwingform wird iiber den konstanten Vektor ¢p; € C*"

beschrieben.
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Abbildung 2.1: Stabilitdtsbereich eines einzelnen Eigenwerts A, von A

Bei rein imaginédren Eigenwerten )\; kann die Schwingung rein durch die Sinus- und Cosinus-
Terme dargestellt werden. Die Amplitude bleibt konstant, also ist das System in diesem Fall
grenzstabil.

Wenn jedoch ein Eigenwert \; mit positivem Realteil existiert, dann findet sich ein ¢;, d.h.
eine Schwingform, die exponentiell aufklingt, exp (Re (A;)t). Die Amplitude wird beliebig
grofs, d.h. tlim exp (Re (\;) t) = 0o, sodass das System instabil ist.

—00

Falls alle Eigenwerte \; negative Realteile besitzen, klingen alle Schwingungen entsprechend

exponentiell ab. Das System ist dann asymptotisch stabil.

Die Stabilitat bzw. Instabilitat iibertriagt sich von y(¢) direkt auf w(t). Dies ist die Motivation
fiir die oben definierten Grofen w = Im (A\) und § = —Re (). Grafisch dargestellt ergibt
sich der in Abbildung 2.1 dargestellte Stabilitétsbereich.

Als Ergdnzung zum linearen Stabilitétssatz dient der nichtlineare Stabilitdtssatz, der eben-
falls bei Walter [1990] zu finden ist.

Satz 2.6 (Nichtlinearer Stabilitdtssatz):
Sei av > 0 fest und g (¢,y) fiir t > 0, |y| < « definiert, stetig und gelte:

t
tim 9 _ o eichmagig fiir £ > 0. (2.10)

vi=0 |y
Insbesondere ist also g (¢,0) = 0. Seien weiterhin wie im linearen Fall \,... )\, die Eigen-

werte von A € C*?" n € N mit p < 2n und v := max Re ()\;). Dann ist die triviale
1=1,.

Losung y(t) = 0 der Differentialgleichung y = Ay + g (t,{y):

e fiir v < 0 asymptotisch stabil und
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o fiir v > 0 instabil.
e Fiir v = 0 ist keine Aussage moglich.

Der Beweis dieses Satzes folgt identisch dem obigen linearen Stabilitétssatz. Die ntige Abschétzung

der nichtlinearen Terme erfolgt iiber das Lemma von Gronwall, siche Walter [1990].

Folgerung 2.7 (Stabilitdt von Systemen):

Die beiden Stabilitétssitze sind fiir die triviale Losung y(¢) = 0 formuliert, die Stabilitétsei-
genschaft der trivialen Losung impliziert dies fiir alle Losungen y(t). Man spricht von einem
stabilen, asymptotisch stabilen, instabilen bzw. grenzstabilen System, das {iber die konstante

Matrix A € C?™?" reprisentiert wird.

Im Fall des nichtlinearen Systems ¥y = Ay + g (t,y) kann aufgrund der gleichméfigen Kon-

vergenz von lim %’T’)‘ = ( ebenfalls Systemstabilitit gefolgert werden.

ly|—0

Der nichtlineare Stabilitétssatz sagt damit aus, dass die Systemstabilitdt primér von den
linearen Kréften abhéngig ist. Diese sind alle in der Systemmatrix A abgebildet. Solange
die nichtlinearen Kréfte, die in g (¢,y) abgebildet sind, klein genug bleiben, haben Sie keinen
Einfluss auf das Stabilitdtsverhalten. Klein genug ist hier iiber eine Abschéitzung im Lemma
von Gronwall definiert, die jedoch keine starke Einschriankung darstellt, sieche Walter [1990].
In der Mechanik héngen viele Krafte nur vom Zustand y und nicht explizit von der Zeit ¢

im % = (0 immer

ab. Fiir diese ist nach Abzug des linearen Anteils (in A) die Bedingung Ill 5
Y|—

erfillt.

Einzige Ausnahme bilden Systeme mit v = 0, die nach dem linearen Stabilitétssatz als
grenzstabil erkannt werden. Hier ist keinerlei Aussage zur Systemstabilitdt moglich. Kleinste
Nichtlinearitaten konnen asymptotische Stabilitat oder auch Instabilitat des Systems bewir-

ken.

Die Aussage des nichtlinearen Stabilitétssatzes 2.6 ist ein Hinweis darauf, dass die Analyse
von rein linear modellierten Systemen gerechtfertigt ist. Solange die auftretenden Krafte kor-
rekt linearisiert werden, hat der Fehler, der durch vernachlassigte Nichtlinearitdten im Modell
entsteht, keinen Einfluss auf das Stabilitdtsverhalten. Eine Ausnahme sind grenzstabile Sys-
teme, die bei durchdringender Materialdimpfung im Allgemeinen jedoch nicht auftreten.
Dies ist ein entscheidender Punkt, um die Giite von Stabilitdtsanalysen auf Grundlage von

linearen Systemmodellen bewerten zu kénnen.
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2.3 Stabilitat und Matrizen

In diesem Abschnitt werden die theoretischen Stabilitétseigenschaften verschiedener Syste-
me betrachtet, die in direktem Zusammenhang mit den einzelnen Systemmatrizen stehen.
Aufgrund der dabei verfiigharen Stabilitatssidtze konnen Erkenntnisse gewonnen werden, oh-
ne explizit alle Eigenwerte der Systemmatrix A berechnen zu miissen. Grundlage fiir dieses
Kapitel ist unter anderem Miiller [1977].

2.3.1 Orthogonale Diagonalisierbarkeit

Bei Vernachlassigung von geschwindigkeitsproportionalen Kréften vereinfacht sich die Diffe-

rentialgleichung linearer dynamischer Systeme (2.1) zu
Mii+ Ku = Mii+ (K + N +iS)u = 0. (2.11)

Dieses System zweiter Ordnung kann wieder in ein System erster Ordnung mit der System-
matrix A umgeformt werden. Eine andere Vorgehensweise bringt in diesem Fall jedoch zu-

sitzliche Erkenntnisse. Sei

B:=M"'K eC"". (2.12)
Dann lasst sich das quadratische Eigenwertproblem

(—)\QM + f{\) =0 (2.13)
mit Hilfe der Matrix B formulieren:

B = —\* (2.14)

Die Zahl der Gleichungen verdoppelt sich dabei nicht. Insbesondere wenn M und damit auch

M ! Diagonalmatrizen sind, lassen sich viele Eigenschaften von K auf B iibertragen.

Sei k € Spec(B), also Eigenwert von Gleichung (2.13), dann ist A = y/—x Eigenwert von
A im Sinne von Satz (2.5) wie durch Einsetzen gezeigt werden kann. Entsprechend ergeben

sich Eigenfrequenz w und Abklingkonstante ¢ iiber

w=1Tm (v/"r) 5 = —Re (V=r) (2.15)
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Die komplexe Wurzelfunktion besitzt nach Definition immer zwei Losungen, die sich nur
durch das Vorzeichen unterscheiden, d.h. eine Drehung um 180° um den Ursprung auf
der komplexen Zahlenebene. An dieser Stelle ist in Anwendungen immer nur die Losung
mit einem positiven Imaginarteil von Interesse, auch wenn grundsatzlich beide Losungen
berticksichtigt werden miissen, um physikalisch interpretierbare, reellwertige Ergebnisse zu

erhalten.

Ein zentrales Instrument neben den beiden definierten Stabilitdtssdtzen 2.5 und 2.6 ist der
folgende Satz iiber die orthogonale Diagonalisierbarkeit. Der Satz ist nur anwendbar, wenn

die Strukturddampfungsmatrix S = 0 verschwindet und somit B reellwertig ist.

Satz 2.8 (Orthogonale Diagonalisierbarkeit):
Sei n € Nund B € R™" beliebig. Dann sind folgende Aussagen dquivalent:

1. B ist unter orthogonaler Transformation diagonalisierbar.
2. B hat n paarweise zueinander orthogonale Eigenvektoren.

3. B ist symmetrisch.

Der Beweis dieses grundlegenden Satzes der linearen Algebra wird bei Rehm und Trinks [2000]

ausgefiithrt.

2.3.2 M-K-Systeme

Das einfachste dynamische System besteht nur aus der symmetrisch positiv definiten Massen-
matrix M € R™" und der symmetrischen Steifigkeitsmatrix K € R™". Die vereinfachte

Bewegungsgleichung lautet
Mz + Kz = 0. (2.16)

Diese Gleichung kann aufgrund der symmetrisch positiv definiten Matrix M und der symme-
trischen Matrix K nach Satz 2.8 unter orthogonaler Transformation diagonalisiert werden.

Es existiert also eine Basisdarstellung von B = M~ K fiir die das System entkoppelt ist.

Die Stabilitdt des Gesamtsystems folgt nun durch die Stabilitdt der entkoppelten Einzel-
systeme. Im Falle einer positiv definiten Matrix K ist das System grenzstabil, jedoch nicht

asymptotisch stabil.
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Abbildung 2.2: Modell des Schleuderberstversuchs

Wenn K negative Eigenwerte besitzt, ist das System instabil. Dies wird im folgenden Beispiel

erlautert.

Wenn 0 € Spec (K), d.h. 0 ist Eigenwert von K, spricht man von einem kinematischen

System. Es ist ebenfalls instabil.

Aufgrund der orthogonalen Diagonalisierbarkeit von B stehen die Eigenvektoren 1 zu unter-
schiedlichen Eigenwerten x senkrecht aufeinander und sind rein reell. Das System schwingt

in Phase.

Die bei der Simulation von Bremsenquietschen auftretenden Matrizen K sind im Allgemei-

nen positiv definit, das M-K-System ist somit grenzstabil.

Beispiel: Schleuderberstversuch

Ein Ring der Masse 4m wird mit hoher Geschwindigkeit () gedreht, siehe Abbildung 2.2. Er wird
von 4 radialen Federn der Steifigkeit k& an der Nabe festgehalten. Tangentiale Spannungen innerhalb
des Rings werden vernachléssigt. Durch die Zentrifugalkraft und deren Abhéngigkeit vom Radius,
hier von der Auslenkung u der Masse, entstehen negative Eintridge in der Steifigkeitsmatrix. Diese
sind proportional zu Q2?, siche Kapitel 3.5.
kE—Q?
B=M'kK=-""" (2.17)
m

Ab einer Grenzgeschwindigkeit Qgrenz = 4/ % wird die Steifigkeitsmatrix K € R negativ definit, die

Auslenkung u steigt exponentiell an und die Scheibe birst aufgrund des Stabilitétsverlustes.

Dies stellt nur einen von verschiedenen moglichen Mechanismen fiir das Bersten der Scheibe dar.
Im Allgemeinen wird die Scheibe wegen mangelnder Festigkeit bersten, bevor der Stabilitdtsverlust

eintritt.
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2.3.3 M-K-N-Systeme

Die Bewegungsgleichung von reellen zirkulatorischen Systemen hat die Form
Mz +(K+N)x=0 (2.18)

mit n € N, M € R™"” symmetrisch positiv definit, K € R™" symmetrisch und N € R™"

schiefsymmetrisch.

Aufgrund der Schiefsymmetrie von IN ist nach Satz 2.8 keine Diagonalisierbarkeit von
B = M (K + N) unter orthogonaler Transformation moglich, d.h. die Eigenvektoren

stehen nicht senkrecht aufeinander.

Lemma 2.9 (Komplex konjugierte Eigenwerte und Eigenvektoren):
Sei B € R™". Dann sind die Eigenwerte x; von B entweder rein reell oder komplex konju-

gierte Paare, d.h.
ki € Spec (B) <= F; € Spec (B). (2.19)

Dies ist auch in Abbildung 2.3 links verdeutlicht. Die Eigenvektoren 1; komplex konjugierter

Eigenwerte k;, ®; sind ebenfalls komplex konjugiert:

Beweis: Sei x; Eigenwert von B und 1); zugehoriger Eigenvektor. Dann gilt

By, = B (¢; — 2Im () = Btp; — 2Im (Bv;) = kip; — 2Im (kiths) = Kith; = R,

Folgerung 2.10:
Da \; = —/k;, iibertrédgt sich das Ergebnis auf die Eigenwerte \; von A. Allerdings sind

dann Real- und Imaginéarteil vertauscht, also
A = Re (\) +iIm (\;) € Spec (A) <= \; := —Re (\;) + iIm (\;) € Spec (A4). (2.21)

Bei rein imagindren Eigenwerten )\; sind die Eigenvektoren ¢; rein reell. Im Falle von In-
stabilitat sind die beiden Eigenvektoren zu den Eigenwerten \; und /):Z zueinander komplex

konjugiert.
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Im ('%i) A Im (H) A
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& S,

Abbildung 2.3: Lage der Eigenwerte ; und %; von B in der komplexen Zahlenebene (links), Stabilitats-
bereich eines einzelnen Eigenwerts x; von B (rechts)

Satz 2.11 (Stabilitatssatz zirkulatorischer Systeme, vgl. Miiller [1977]):
Sei das zirkulatorische System (2.18) wie oben definiert. (2.18) ist genau dann stabil, wenn

ein reguldres ¥ € R™" existiert, mit
K + N = MV diag (k1, . .. ,kp) ¥ ki >0 (2.22)

Die Grenzstabilitit des Systems folgt also, wenn B = M~ (K + N) bzw. K + N &hn-
lich einer positiv definiten reellen Diagonalmatrix sind. Asymptotische Stabilitat kann nicht

gefolgert werden.

Beweis: Die Aussage kann mit Lemma 2.9 und Folgerung 2.10 auf den Stabilitédtssatz 2.5 zuriickge-

fihrt werden.

Es existieren zwei verschiedene Moglichkeiten einer Instabilitdt. Einerseits eine auch bei
M-K-Systemen auftretende statische Instabilitdt, die die fehlende positive Definitheit von
K + N darstellt. Andererseits eine dynamische Instabilitdt, die sich aus der fehlenden Dia-
gonalisierbarkeit von K + N iiber R ableitet und iiber Eigenwerte \; mit positivem Realteil
charakterisiert wird. Insbesondere folgt, dass bei Stabilitdt immer Grenzstabilitit vorliegt.
Asymptotische Stabilitdt kann nicht erreicht werden. Dies ist aus Abbildung 2.3 grafisch er-
sichtlich. Da die Eigenwerte x; immer als komplex konjugierte Paare auftreten, wird immer
einer der beiden im instabilen Bereich liegen. Die einzige Moglichkeit fiir ein stabiles System

besteht darin, dass alle Eigenwerte k; rein reellwertig und positiv sind.

M-K-N-Systeme beschreiben wichtige Mechanismen, die fiir die beim Bremsenquietschen auf-
tretenden Instabilitdten urséchlich sind. Ein Beispiel fiir ein zirkulatorisches System befindet
sich daher in Kapitel 3.3, sieche Gleichung (3.25).
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2.3.4 M-D-K-Systeme

Bei Beriicksichtigung von dissipativen Effekten D neben der Massenmatrix M und der Stei-
figkeitsmatrix K konnen ggf. weitere Stabilitdtsbereiche gegeniiber dem nicht dissipativen
System gefunden werden. Ein dissipatives nichtgyroskopisches System wird iiber die Glei-

chung
Mx+Dx+ Kx=0 (2.23)
beschrieben.

Satz 2.12 (Stabilitatssatz dissipativer nichtgyroskopischer Systeme):
Sein € Nund M, D, K € R mit M symmetrisch positiv definit und D, K symmetrisch

positiv semidefinit.
Dann gilt:
e (D+tK)>0 Vt>0 < (2.23) ist stabil

o |K>0ARang (M 'D)(M'K)(M'D)--- (M"'K)" " (M"'D)) =]
& (2.23) ist asymptotisch stabil

Beweis: Da der Beweis recht umfangreich ist und dieser Stabilitdtssatz aufgrund des fehlenden
zirkulatorischen Anteils keine direkte Anwendung bei Bremsgerduschen bietet, sei an dieser Stelle

auf Miiller [1977] verwiesen.

Der Faktor t hat die Einheit s, daher stimmen die Dimensionen der Matrizen physikalisch
gesehen iiberein. Miiller [1977] spricht hier von einem Dimensionsfaktor. Dies bedeutet aus
mathematischer Sicht, dass die Matrizen D und K mit beliebigen positiven Skalaren mul-
tipliziert werden konnen. Nur die positive Definitheit oder Semidefinitheit ihrer Summe ist

hier von Bedeutung.

Da die zweite Bedingung fiir asymptotische Stabilitat fiir groke n € N nur schwer abzupriifen
ist, ist die erste Aussage relevanter fiir die Praxis. Hier kann eine fehlende statische Stabilitét
des M-K-Systems, d.h. 0 € Spec (K), zielgerichtet durch einen entsprechenden dissipativen

Anteil der Matrix D kompensiert werden.

Aus dem Stabilitatssatz dissipativer nichtgyroskopischer Systeme 2.12 kann gefolgert werden,

dass eine positive Dampfung keinen Stabilitdtsverlust hervorrufen kann.
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Abbildung 2.4: Gedampfter Schwinger mit zwei Freiheitsgraden

Folgerung 2.13 (Dissipative Stabilitatserhaltung):
Sei die Voraussetzung von Satz 2.12 erfiillt. Aukerdem sei das zugehorige M-K-System (2.16)
stabil, d.h. K ist positiv definit. Dann ist das M-D-K-System (2.23) stabil.

Beispiel: Nicht durchdringende Dampfung

Eine Masse m > 0 ist in zwei Richtungen u; und us verschieblich, siehe Abbildung 2.4 Uber Federn
k > 0 ist die Masse elastisch gelagert. Der Dampfer mit der Dadmpfungskonstante 2d > 0 koppelt
die beiden Freiheitsgrade.

Das System wird iiber folgende Matrizen beschrieben:
0 d d k
0 m d d 0 k

Da K > 0, ist das zugehorige M-K-System stabil. Somit ist nach Folgerung 2.13 auch das hier
modellierte M-D-K-System stabil.

Asymptotische Stabilitdt kann nach Satz 2.12 nicht erreicht werden, da

Rang (M ~'D) (M 'K) (M~'D)) = Rang <Cil—3k [1 1]) =1#2. (2.25)

Entscheidend ist hier, dass D nur positiv semidefinit und nicht positiv definit ist. Der Dampfer
dampft zwar Schwingungen in u;- als auch in ug-Richtung. Da jedoch auch eine Schwingung mit

u1 = —ug bestehen kann und diese keine Kréfte im Dampfer hervorruft, also keine Energie dissipiert

wird, ist das System nicht asymptotisch stabil.

Bei Miiller [1977| findet sich ein weiteres Beispiel fiir ein M-D-K-System, das ohne positiv definite
Dampfungsmatrix D durchdringend geddmpft ist.
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2.3.5 M-G-K-Systeme

Lineare dynamische Systeme, die durch eine Massenmatrix M, eine gyroskopische Matrix
G und eine Steifigkeitsmatrix K abgebildet werden konnen, treten beispielsweise bei der
Modellierung von Satelliten auf, die mittels Eigenrotation auf ihrer Flughahn gehalten wer-
den sollen. Sie werden als gyroskopisch konservative Systeme bezeichnet. Dabei wird der

Kreiseleffekt zur Stabilisierung ausgenutzt.

Die Gleichung dieser Systeme lautet
Mz +Gx+ Kx=0 (2.26)

mit M, G, K € R™" sowie M symmetrisch positiv definit, K symmetrisch und G schief-

symmetrisch. Insbesondere muss K nicht positiv semidefinit sein.

Satz 2.14 (Stabilitatssatz gyroskopisch konservativer Systeme):

Sei n € N und das lineare gyroskopisch konservative System (2.26) wie oben beschrieben.

Sei k; := Rang (K) und ky := Rang (I, - KK')G (I, — KK ')). Dabei ist K~ die In-
verse von K, falls K regulir ist, ansonsten bezeichne K~! die verallgemeinerte Penrose-

Inverse.

Dann ist das System grenzstabil, wenn K positiv semidefinit ist, ky gerade ist und k1+ks = n

gilt.

Beweis: Der Beweis des Satzes erfolgt durch geeignetes Permutieren der Matrizen. Danach kann
eine Variante des linearen Stabilitdtssatzes 2.5 angewendet werden, die bei Miiller [1977] ausfor-
muliert ist. Die Definition der hier verwendeten Penrose-Inversen findet sich beispielsweise bei
Deuflhard und Bornemann [2002]. Sie ist eine Verallgemeinerung des Begriffs der inversen Matrix

auf nicht reguldre und nicht quadratische Matrizen.

Der Stabilitatssatz 2.14 sagt aus, dass die Bildrdume von K und G gemeinsam den gesamten
R™ aufspannen miissen. Dann kann Grenzstabilitit gefolgert werden. Praktische Anwendung

hat die daraus abgeleitete Folgerung:

Folgerung 2.15 (Gyroskopische Erhaltung von Stabilitét):
Sei n € N und K positiv definit, d.h. das System

Méi+Kax =0 (2.27)
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ist (grenz-)stabil. Dann ist auch das erweiterte gyroskopische System (2.26) fiir alle schief-

symmetrischen G = —G" grenzstabil.
Fiir K = 0 ist (2.26) grenzstabil, wenn det (G) # 0. Ansonsten ist es instabil.

Somit bleibt eine vorhandene Stabilitét des M-K-Systems (2.16) auch bei Hinzunahme von
gyroskopischen Termen bestehen. Es gibt eine weitere Folgerung aus Satz 2.14, die nach
Thomson und Tait [1888] benannt ist. Sie betrifft die mogliche Stabilisierung von instabilen
Systemen durch gyroskopische Krifte.

Folgerung 2.16 (Satz von Thomson-Tait {iber gyroskopische Stabilisierung):

Sei n € N. Das lineare System
Mi+ Kz =0 (2.28)

sei instabil und K < 0 negativ definit. Das System kann durch eine geeignete gyroskopische
Matrix G stabilisiert werden, wenn det (K) > 0.

Mit det (K') > 0 ist die Zahl der negativen Eigenwerte von K gerade.

Allen Sétzen in diesem Abschnitt ist gemeinsam, dass die gyroskopische Matrix G' exakt an-
tisymmetrisch sein muss. Da jeweils nur Grenzstabilitéit als Aussage gewonnen werden kann,
ist eine Berticksichtigung aller Terme, auch von hoherer Ordnung, wichtig. Bei Vorhanden-
sein von symmetrischen geschwindigkeitsproportionalen Anteilen, d.h. D # 0 koénnen die
Satze nicht angewandt werden. Auch im System eventuell vorhandene Nichtlinearitéten, die

durch die Modellierung nicht erfasst werden, gefahrden die Systemstabilitéat.

Beispiel: Gyroskopische Stabilisierung

Ein rotierender rotationssymmetrischer Kreisel der Masse m > 0 steht gelenkig gelagert auf seiner
Spitze P. Der Abstand zwischen der Spitze P und dem Schwerpunkt ist [ > 0. Das Haupttriagheits-
moment um die Rotationsachse ist Iy > 0. I, > 0 bezeichnet die beiden anderen Trégheitsmomente

beziiglich der Spitze P inklusive der Steiner-Anteile. Aufserdem ist g die Gravitationsbeschleuni-

gung.

Die beiden Freiheitsgrade des Systems sind die beiden korperfesten Kippwinkel oy und «s. Die
Tréagheit I, des Kreisels um den Punkt P bestimmt die Eintrdge der Massenmatrix M. Uber den
Drallsatz, siehe Gross u.a. [2006] bzw. Wagner [2013] konnen die Tragheitskrifte M und die gy-
roskopischen Krifte G hergeleitet werden. Unter der Annahme, dass nur kleine Verdrehungen o

auftreten, kann das Gleichgewicht im ausgelenkten Zustand aufgestellt und linearisiert werden.
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Abbildung 2.5: Rotierender Kreisel mit zwei Freiheitsgraden

Das System wird somit {iber die folgenden Matrizen beschrieben:

_[Ip 0] G_[ 0 (I, — Ip) 2

_ _ (2.29)
0 I, (I —1,) 0

—mgl 0
K =
0 —mgl

Das M-K-System ist instabil, da K nicht positiv definit ist. Der Kreisel fillt um, wenn er nicht
gedreht wird.

Nach dem Satz von Thomson-Tait, Folgerung 2.16, kann das System durch eine geeignete gyro-
skopische Matrix G stabilisiert werden, da K negativ definit ist und det (K) > 0. Die Frage, wie
eine solche Matrix G aussehen soll, kann hier leicht gelost werden, denn alle schiefsymmetrischen
Matrizen der Dimension 2 sind Vielfache von [91 é] Somit ist bei gegebenem Iy und I, nur noch

ein geeignetes 2 € R zu bestimmen.

0

I G
MK _M-1@ ergibt sich ein

Durch Auswertung des charakteristischen Polynoms von A = [

biquadratisches Gleichungssystem

2 9 l 2 2 l2
0_A4+>\2(8—2— mg>+mg2 . (2.30)
I I, I3
Hier ist s := (I, — Ip) 2. Die vier Losungen sind
1
Ni=+—o —252—|—4mgllp:|:2\/84—4mgllps2 (2.31)

21,

wobei jede Kombination von Plus- und Minuszeichen in Gleichung (2.31) einer Losung entspricht.

Um Systemstabilitit zu garantieren, muss max Re (A;) < 0 sein, also 0 > )\12 € R. Eingesetzt folgt
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iiber die Determinante der biquadratischen Gleichung die Bedingung
2
p — 40

Die Drehgeschwindigkeit €2 muss also betragsmaéfig grofs genug sein. Die Drehrichtung ist hier wie

erwartet nicht relevant.

Im folgenden Abschnitt werden neben gyroskopischen auch dissipative Terme betrachtet.

2.3.6 M-D-G-K-Systeme

Bei gyroskopisch dissipativen Systemen, die iiber die Gleichung
Mi+(D+G)z+ Kx=0 (2.33)

beschrieben werden, konnen die vorhandenen Stabilitdtsaussagen fiir dissipative nichtgyro-
skopische bzw. gyroskopisch konservative Systeme nicht {ibernommen werden. In diesem Fall
geht der stabilisierende Einfluss der gyroskopischen Matrix G' nahezu immer verloren, wie

die folgenden beiden Sétze zeigen.

Satz 2.17 (Satz von Thomson-Tait tiber vollstdndig dissipative Systeme):
Sein € Nund M € R™" symmetrisch positiv definit, D € R™" symmetrisch positiv definit,
G € R™" schiefsymmetrisch und K € R™"™ symmetrisch und regulér.

Das M-D-G-K-System (2.33) ist genau dann asymptotisch stabil, wenn das vereinfachte
M-K-System (2.16) grenzstabil ist. Ansonsten ist es instabil.

Das Stabilitatsverhalten bleibt somit von G unbeeinflusst und eine gyroskopische Stabilisie-

rung kann bei vollstdndiger Ddmpfung D nicht stattfinden.

Die eine Richtung des Satzes von Thomson-Tait gilt auch unter abgeschwéachten Vorausset-

zungen:

Satz 2.18 (Vererbung statischer Stabilitat):
Sei n € N und M € R™" symmetrisch positiv definit, D € R™" symmetrisch positiv
semidefinit, G € R™" schiefsymmetrisch und K € R™"™ symmetrisch positiv definit.

Dann ist das M-D-G-K-System (2.33) stabil.
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Abbildung 2.6: Rotierender Kreisel mit zwei Freiheitsgraden und Dampfung

Die statische Stabilitéit des vereinfachten M-K-Systems (2.16) wird unabhéngig von D und
G vererbt. Einzige Voraussetzung ist, dass D positiv semidefinit ist, also keine Energie von

aufen in das System einfliefit.

Die Beweise fiir die Sétze 2.17 und 2.18 finden sich fiir den etwas allgemeineren Fall der durchdrin-

genden statt der vollstdndigen Dampfung bei Miiller [1977].

Beispiel: Fehlende gyroskopische Stabilisierung

Der im letzten Beispiel untersuchte Kreisel wird nun in seinen Bewegungen leicht gedampft, siehe
Abbildung 2.6

Die zusétzlichen Dampfer bilden die Reibung in der Spitze P ab, die durch die Prézessionsbewegung
der Freiheitsgrade a; und as entsteht. Die Reibung aufgrund der Rotation €2 bleibt weiterhin

unberiicksichtigt.

Das System wird nun iiber die folgenden Matrizen beschrieben:

M:[Ip 0] D:[d 0] G:[ 0 (I, — I)
0 I, 0 d (Io— I,) Q 0

Das M-K-System ist instabil, da K nicht positiv definit ist. Der Kreisel fillt um, wenn er nicht

K- —mgl 0
0 —mgl

] (2.34)

gedreht wird.

Wendet man Satz 2.17 an, so folgt aus der negativen Definitheit von K, dass auch das M-D-G-K-
System instabil ist. Dies erscheint paradox, da gegeniiber dem vorherigen Bespiel, das grenzstabil

ist, nur eine positive vollstindige Ddmpfung d hinzugekommen ist.
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Abbildung 2.7: Stabilitatsbereich fiir /@ nach Gleichung (2.36) (links) und Stabilitatsbereich fiir (Q nach
Gleichung (2.37) (rechts)

Mit dem charakteristischen Polynom folgt das Gleichungssystem

2d &+ (I, — L)’ 2mgl 2dmgl  m? g2
o= xt -2 (CE G 2mgl) | \2dmgl m7g 7 (2.35)
1, 12 1, 12 12
Mit s := (I — Ip) Q und Q := (d;is)2—|—4mgllp folgen 4 Losungen
1
)\1234=—<—d:|:i82|:vD>, (2.36)
1<y 2Ip

wobei jede Kombination von Plus- und Minuszeichen in Gleichung (2.36) einer Losung entspricht.
Das Vorzeichen vor is in der Definition von @ ist invers dem vor is in Gleichung (2.36). Da nur

Losungen mit positivem Imaginérteil physikalisch relevant sind, bleiben zwei Losungen bestehen.

Um Systemstabilitdt zu gewéhrleisten, muss wiederum gelten: Re (X)) < 0 (i = 1,...,4), siehe

Abbildung 2.7 (links). Der erste Summand —d ist zwar negativ, jedoch ist

‘Re<\/§>( - Re<\/(dq:z‘s)2+4mgup>‘

Re(\/d2—32¥1'2ds+4mgllp)

> d, (2.37)

wie in Abbildung 2.7 (rechts) zu erkennen ist. Somit ist besitzt eine der beiden physikalischen
Losungen einen positiven Realteil, unabhéngig von der konkreten Wahl von d bzw. von s. Das

System ist somit immer instabil.

Die Instabilitdt zeigt sich dadurch, dass die Amplitude der Prézessionsbewegung des Kreisels ex-

ponentiell ansteigt. Irgendwann wird die Auslenkung «; so grof, dass die Annahme sin (o) ~ «;
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nicht langer gilt. Eine Stabilitédtsaussage auf Basis eines linearen Systemmodells ist nun nicht mehr

moglich.

2.3.7 M-D-G-K-N-Systeme

Aufgrund der sehr allgemeinen Form von M-D-G-K-N-Systemen, die iiber die Gleichung
Mi+(D+G)z+(K+N)x=0 (2.38)

dargestellt werden, kénnen nach Miiller [1977] nur sehr schwer allgemeine Aussagen getroffen
werden. Der folgende Satz kann einen Hinweis auf die Bearbeitung von Bremsgerauschpro-

blemen geben.

Satz 2.19 (Asymptotische Stabilitidt von M-D-G-K-N-Systemen):
Sein € Nund M, D, G, K, N € R™" mit M symmetrisch positiv definit, D, K symme-
trisch und G, N schiefsymmetrisch. Sei

Mynaz = Max Spec (M) (2.39)
Gmaz = Max Spec (i G) (2.40)
Emin := Min Spec (K) (2.41)
Nomaz = Max Spec (i N) (2.42)

do ::% (gma:D + V920w + 4 Mipas kmm> : (2.43)

Dann ist das System (2.38) asymptotisch stabil, wenn K positiv definit ist und D >dyI > 0.

Der Satz kann mit Hilfe der zu den Matrizen M, D, G, K, N gehorigen Eigenwertproblemen be-
wiesen werden. Fiir die Abschétzung durch dy sei auf Frik [1972| verwiesen. Ein statisch stabiles
System kann somit durch eine hinreichend grofie vollstindige Démpfung immer asymptotisch sta-
bilisiert werden. Die zugehorige Abschéatzung mit dy ist jedoch so grob, dass eine Losung auf dieser

allgemeinen Ebene in der praktischen Anwendung nicht zielfithrend ist.

Weitere Stabilitétssitze von Miiller [1977] kénnen nur in stark eingeschrankten Féllen ange-
wandt werden oder besitzen nur sehr aufwéndig abpriifbare Bedingungen. Sie finden deshalb

bei der Bremsgerauschsimulation keine Anwendung.

Hetzler [2008] zeigt, dass bei M-D-G-K-N-Systemen dhnliche destabilisierende Effekte be-

stehen konnen, wie sie auch im obigen Beispiel des instabilen Kreisels auftreten, siehe
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Abbildung 2.6. Insbesondere ist Satz 2.17 von Thomson und Tait [1888| bei vorhandenen
zirkulatorischen Kréften nicht anwendbar. Das Stabilitdtsverhalten dieser Systeme wurde
zuerst von Ziegler [1952] untersucht und die Folgen, die aus der Nichtanwendbarkeit des
Satzes von Thomson und Tait [1888] ausgehen, werden auch als Ziegler-Paradoxon bezeich-

net.

2.3.8 M-D-G-K-N-S-Systeme

Fiir das allgemeine System (2.1) unter Mitberiicksichtigung der komplexen, auslenkungs-
proportionalen Terme sind keine generalisierenden Stabilitéitsséitze bekannt. In diesem Fall
muss die Stabilitdtsbeurteilung immer iiber die explizite Berechnung der Eigenwerte und
den linearen Stabilitétssatz 2.5 erfolgen. Die in Kapitel 4 beschriebene Stabilitdtsanalyse auf
Grundlage der Finite Elemente Methode basiert auf der expliziten Berechnung von Eigen-

werten.

Im folgenden Kapitel werden verschiedene mechanische Modelle und Mechanismen unter-

sucht, die Anteile an den verschiedenen Systemmatrizen hervorrufen kénnen.
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3 Erregungs- und
Dampfungsmechanismen

Im vorhergehenden Kapitel wurde der Einfluss verschiedener Systemmatrizen auf die Stabili-
tat eines mathematischen Gleichungssystems untersucht. Dabei wurde jedoch aufser Acht ge-
lassen, wie die Eintrége in diesen Matrizen entstehen konnen. Das heifit welche Mechanismen
sind im Anwendungsfall einer Fahrzeugbremse vorstellbar, die eine Systeminstabilitéit auslo-
sen konnen und welche konnen ein instabiles System wieder stabilisieren? Die mechanischen
Modelle fiihren insbesondere zu Eintrégen in der zirkulatorischen Matrix N, der Struktur-
dampfungmatrix S, der viskosen Dampfungsmatrix D und der gyroskopischen Matrix G.

Diese Matrizen besitzen nach Kapitel 2 einen hohen Einfluss auf das Stabilitdtsverhalten.

Daneben sind Erregungs- und Dampfungsmechanismen denkbar, die nicht direkt durch li-
neare Systemgleichungen beriicksichtigt werden konnen. Hier stellt sich die Frage nach einer

moglichen Linearisierung und dem dabei entstehenden Fehler.

Zu Beginn dieses Kapitels werden drei Mechanismen untersucht, die direkt mit der Rei-
bung in einem rotierenden Bremssystem zusammenhédngen. Das geschwindigkeitsabhéngige
Reibgesetz in Kapitel 3.1 stellt einen einfachen Mechanismus zur Generierung von Instabili-
taten dar. Buck [2008] bringt diesen Mechanismus mit hochfrequentem Bremsenquietschen

in Verbindung.

Die positive Reibungsddmpfung ist ein reiner Ddmpfungsmechanismus, dessen Modellierung
eng mit dem geschwindigkeitsabhidngigen Reibgesetz zusammenhéngt. Dies wird in Kapitel
3.2 beschrieben.

Die in vielen Quellen als Hauptursache fiir Bremsenquietschen beschriebene Modenkopplung
wird in Kapitel 3.3 analysiert. Da der Begriff der Modenkopplung das Resultat — die Insta-
bilitdt — und nicht die Ursache beschreibt, wird an dieser Stelle von einer reibinduzierten

Unsymmetrie der Steifigkeitsmatrix gesprochen.
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Ein weiterer, mit Kontakten in Verbindung stehender, Démpfungsmechanismus ist die an den

Kontakten auftretende Fiigestellendampfung. In Kapitel 3.4 wird diese naher erldutert.

Die durch die Rotation im Bremssystem entstehenden Coriolis- und Zentrifugalkrafte werden

in Kapitel 3.5 beschrieben.

Kapitel 3.6 befasst sich mit verschiedenen Materialddmpfungsmodellen und deren mathema-
tischer Abbildbarkeit.

Zum Schluss werden in Kapitel 3.7 und 3.8 Effekte durch Schallabstrahlung und Dissipation

an den Systemgrenzen analysiert.

3.1 Geschwindigkeitsabhangiges Reibgesetz

Ein erster Mechanismus, der im Zusammenhang mit Reibung und gleitenden Bauteilen In-
stabilitdten oder Dampfungsterme hervorrufen kann, basiert auf einem geschwindigkeitsab-

héngigen Reibwertverlauf i (v,¢).

3.1.1 Reibwertverhalten

Coulomb bezeichnete nach seinen Messungen den Reibkoeffizienten als unabhéngig von der
Normalkraft sowie der Kontaktfliche und als unabhéngig vom Zustand, d.h. Haften oder
Gleiten des Kontakts. Es wird heute jedoch oft zwischen einem Gleit- und Haftreibungs-
koeffizienten unterschieden. Nach Popov [2009] kann der héhere Haftreibungskoeffizient mit
Kriechprozessen oder Kapillarkréften erklart werden. Somit ist der Haftreibungskoeffizient
selbst abhéngig von der Zeitdauer des Haftens. Bei Betrachtung der Mikroprozesse im Kon-
takt kann auf einen fliekenden Ubergang zwischen Haften und Gleiten geschlossen werden.
Popov [2010] beschreibt den von der Gleitgeschwindigkeit unabhéngigen Reibkoeffizient da-

her als vereinfachende Annahme.

Eine aus der Hydrodynamik bekannte und nach Stribeck [1903] benannte Kurve besagt,
dass der Reibkoeffizient bei kleinen Geschwindigkeiten abféllt, einen Minimalwert erreicht
und danach wieder ansteigt. In der Hydrodynamik wird der erste, abfallende Teil durch
den Aufbau einer schmierenden Grenzschicht erklért, die danach aufgrund der zunehmenden

Fliissigkeitsreibung des Schmiermittels einen Teil ihrer Leistungsfdhigkeit einbiift.
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Abbildung 3.1: Verlauf des Reibkoeffizienten u zwischen Bremsbelag und Bremsscheibe bzgl. der Gleit-
geschwindigkeit v,..;, Messungen durchgefihrt am Reibwertprifstand der BMW Group

Messungen am Reibwertpriifstand der BMW Group zeigen ein &hnliches Verhalten. In Ab-
bildung 3.1 ist erkennbar, dass bei niedrigen Gleitgeschwindigkeiten unter 1 m/s, d.h. unter
einer Fahrzeuggeschwindigkeit von ca. 5km/h, ein relevanter Abfall des Reibwerts p exis-
tiert. Der Effekt tritt bei hoheren Geschwindigkeiten, wenn {iberhaupt, in viel geringerem
Mafe auf. Brecht [2000] stellt ein qualitativ vergleichbares Verhalten des Reibwerts s fest.

Die Bestimmung eines quantitativen Werts fiir den Gradienten des Reibwerts zur Relativge-
schwindigkeit bleibt aufgrund anderer Abhéngigkeiten des Reibwerts jedoch schwierig. Aus
den bei der BMW Group durchgefithrten Messungen ergeben sich Werte zwischen -0.15s/m
und 0.0s/m. Bajer u.a. [2003| schlagen fiir die Berechnung von Bremsenquietschen einen

Gradienten von -0.013s/m vor.

3.1.2 Minimalmodell

Die Anfachung durch einen negativen Gradienten des Reibwerts bzgl. der Geschwindigkeit
kann durch ein Minimalmodell mit einem Freiheitsgrad veranschaulicht werden, das in Ab-
bildung 3.2 dargestellt ist. Ahnliche Modelle finden sich beispielsweise bei Popov [2010],
Kinkaid u. a. [2003] oder Buck [2008].

Eine Masse m > 0 liegt auf einem Band, das sich mit konstanter Geschwindigkeit vy > 0
bewegt. Sie ist in der Laufrichtung des Bands verschieblich gelagert und wird iiber eine Feder
mit Steifigkeit k£ > 0 gehalten. Eine konstante Normalkraft N > 0 driickt die Masse fest auf
das Band.

Es wird angenommen, dass die Schwinggeschwindigkeit der Masse &; immer kleiner als die

konstante Laufgeschwindigkeit des Bands v, bleibt.

Vo > ‘l'1| (31)
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Abbildung 3.2: Minimalmodell zum geschwindigkeitsabhangigen Reibgesetz

Diese Annahme ist bei, fiir das Bremsenquietschen relevanten, Betriebsbedingungen mit
Fahrzeuggeschwindigkeiten iiber 1km/h erfiillt. Bei geringeren Geschwindigkeiten kénnte
eine nichtlineare Stick-Slip Schwingung auftreten. Diese wire dadurch gekennzeichnet, dass
zumindest zeitweise keine Bewegung zwischen den beiden Kontaktpartnern auftritt. Fiir die

Relativgeschwindigkeit im Kontakt gilt:
Upel = Vg — X1 > 0 (32)

Der Reibkoeffizient wird als affine Funktion bzgl. der Relativgeschwindigkeit modelliert. Da-
bei beschreibt py > 0 den konstanten Anteil, u; € R den Gradienten. Wie aus Abbildung
3.1 ersichtlich ist, konnen je nach Bereich der Stribeck Kurve verschiedene negative Werte

fiir p; auftreten. Es ist aber ebenso ein positiver Gradient denkbar oder p; = 0. Es gelte

Ho > ‘,ulvrel|-
1 (Vrer) = po + p1Vrer (3.3)

Die auf die Masse wirkenden Kréfte sind in Abbildung 3.3 aufgetragen. Dabei wird ange-
nommen, dass die Masse als Massenpunkt betrachtet werden kann. Rotationstrigheiten und

die genauen Angriffspunkte der Federn und Kréfte werden vernachlassigt.

Aus den Gleichgewichtsbedingungen in den beiden Koordinatenrichtungen z; und x5 folgt:

m:i1+k:x1—FRm1:0

Fy—N=0 (3.4)
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Abbildung 3.3: Gleichgewicht in z1-Richtung (links) und in z2-Richtung (rechts)

Die Reibkraft F ,, berechnet sich nach Coulomb unabhingig von der Grofse der Kontakt-

flache nur aus der Normalkraft Fy und dem Reibkoeffizienten g (v,¢;).
Fr o = p(vra) Fy (3.5)
Insgesamt ergibt sich folgende Differentialgleichung, die eine harmonische Losung besitzt.
miy + uy Niy + kxy = (po + pavo) N (3.6)

Der Exponentialansatz der homogenen Losung berticksichtigt Eigenkreisfrequenz w und Ab-

klingkonstante 0.
z1(t) = Aexp (M) = Aexp (iwt — 0t) (3.7)

Eingesetzt folgen zwei Bedingungen, die aus dem Real- und Imaginérteil von x;(t) resultie-

ren.

mé? — mw? — uNo+ k=0
—2mow + pu Nw =0 (3.8)

Es existieren mehrere Losungsbereiche dieses Gleichungssystems. Im ersten Bereich folgt eine

auf- bzw. abklingende reine Exponentialfunktion,

/llN /,LlN 2 k
= 0= + - — .
w=0 2m \/( 2m > m (8.9)

im anderen Bereich eine harmonisch schwingende Losung, die ebenfalls auf- bzw. abklingend

ist.

2m m 2m

2
w:j:\/— (’“N) L 5=l (3.10)
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Die Diskriminanten der Wurzeln der beiden Losungen sind mit Ausnahme des Vorzeichens
identisch, d.h. immer genau eine der beiden Losungen existiert. Im Anwendungsfall wird die

HlN)2
2m :

Bewegung des Systems primér durch das Feder-Masse-System bestimmt, d.h. % > (
Das System wird somit durch die harmonisch schwingende Losung beschrieben. Aus der
Diskriminante folgt die kritische Dampfung cg,.;s = 2v'mk und der Dampfungswert ¢ = 1 V.
Fiir das Lehr’sche Dampfungsmafs gilt:

c N

= con ~ 2vmE (8.11)

Alle Eintrdge sind positiv, mit Ausnahme des Gradienten des Reibwertverlaufs p;. Dessen

Vorzeichen bestimmt, ob eine Instabilitat vorliegt oder nicht.

Im Falle einer Instabilitdt wird die Losung nach diesem Modell eine unendlich grofe Am-
plitude erreichen. Dies kann in Wirklichkeit nicht auftreten, da irgendwann die Annahme
vo > |Z1| nicht mehr erfiillt ist. Bei Erreichen dieser Amplitude entsteht eine nichtlinea-
re Schwingung mit Grenzzyklus. Dieser Zustand kann néherungsweise mit einer Stick-Slip

Schwingung erklart werden, wie sie im néchsten Abschnitt beschrieben wird.

3.1.3 Stick-Slip

Stick-Slip Schwingungen treten gewollt beispielsweise bei Streichinstrumenten auf. Eine ge-
spannte Saite wird durch den Bogen ausgelenkt und schnellt ab einer bestimmten Amplitude
zuriick, da die Riickstellkraft der Saite grofier als die Haftreibungskraft zum Bogen wird.
Sobald die Gleitreibungskraft wiederum grofier als die Summe aus Riickstellkraft und der
Massentragheit ist, wird die Saite erneut in Richtung der Bogenbewegung ausgelenkt. Die-
ser zyklische Ablauf erzeugt nun eine Schwingung, die als Ton wahrnehmbar ist. In vielen

Anwendungen sollen jedoch genau diese Stick-Slip Schwingungen vermieden werden.

Zentrales Element fiir Stick-Slip Schwingungen ist hier die Differenz aus Haft- und Gleitrei-
bungskoeffizient, ohne die die Erregung nicht stattfinden kann. Die Haft- und Gleitreibungs-
werte selbst kénnen dabei als konstant angenommen werden. Der Mechanismus ist prinzipiell
auch durch das obige Minimalmodell beschreibbar und konnte in Bremssystemen von Fahr-
zeugen auftreten und dort zu Geréduschen fithren. Allerdings ist diese nichtlineare Schwingung
durch das zeitweise Anhaften der beiden Reibpartner gepréagt, d.h. 0 = v,y = vy — 21. Ei-
ne Uberschlagsrechnung mit fahrzeugspezifischen Werten, wie sie von Rinsdorf [1996] und
Buck [2008] durchgefiihrt werden, zeigt, dass dieser Effekt nur bei Fahrzeuggeschwindigkeiten

unter 1km /h zu Bremsengerduschen fiihren kénnte.
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Stick-Slip Schwingungen werden von Brecht [2000] als Anregungsmechanismus fiir das Brem-

senknarzen beschrieben.

3.2 Positive Reibungsdampfung

Mit einem sehr dhnlichen Minimalmodell wie beim oben beschriebenen geschwindigkeits-
abhéngigen Reibgesetz kann ein weiterer Dampfungsmechanismus dargestellt werden. Eine
Erregung des Systems kann hier unabhingig von der Wahl der Systemparameter nicht statt-
finden. Es wird auch keine Abhéngigkeit des Reibwerts von der Geschwindigkeit oder anderen

Einflussgrofsen gefordert.

Im Gegensatz zum Minimalmodell beim geschwindigkeitsabhidngigen Reibgesetz ist die Masse
nun nicht langer in x;-Richtung, sondern in z3-Richtung verschieblich, wie in Abbildung 3.4
zu sehen ist. Das heifst der Freiheitsgrad der Masse ist orthogonal zur Bewegungsrichtung

des rotierenden Bands.

An dieser Stelle ist es unerheblich, ob das Band vorwarts oder riickwarts lauft, d.h. vy € R.
Es wird angenommen, dass |vg| > |#3] ist, um die Bewegungsgleichungen linearisieren zu

konnen.

Die Relativgeschwindigkeit wv,.; berechnet sich aus der Laufgeschwindigkeit des Bands und

der Bewegung der Masse.
Vypel = Vg — & (3.12)

t
Dabei ist @ := <O 0 xg) als Vektor der dreidimensionalen Bewegung der Masse definiert,

t
der jedoch nur Eintrége in x3-Richtung enthélt. Analog ist vy := <U0 0 O) als dreidimen-

sionaler Vektor definiert.

Urel a1 Vo
VUrel = | Urel 2o = 0 (313)
Urel x3 _iB

Fiir den Betrag der Relativgeschwindigkeit gilt:

[v,| = \/ ol + |&|* = (/02 + @2 (3.14)
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(

Abbildung 3.4: Isometrische Ansicht des Minimalmodells zur positiven Reibungsdampfung

In Abbildung 3.5 sind die an den Korper angreifenden Kréfte aufgetragen. Aus den Gleich-

gewichtsbedingungen in den drei Koordinatenrichtungen folgt somit:

FR 1 FLagerung =0
Fv—N=0
FR x3 ]{7.1’3 — mi’g = 0. (315)

Mit dem oben definierten Ausdruck fiir die Relativgeschwindigkeit wv,.; ergibt sich die Reib-
kraft

Fr ., =

o |vrel| Ug-f-xg
Foi Foi

Frog, = —12N%s _  HINTs (3.16)
|vrel| ’U%—l—l‘%

Diese Ausdriicke fiir die Richtungskomponenten der Reibkraft Fgz sind nichtlinear in 3. Sie
konnen jedoch unter der obigen Annahme |vg| > |Z3] im Punkt 3 = 0 linearisiert werden.

Damit ergibt sich spéter eine lineare Bewegungsgleichung.

0Fg
Fr oy tin=FRr s % = sgn (vy) uFy
3=0 T3 liz=0
3 3
0Fg . Fy .
FR T3 lin:FR 3 + R > = _M—NQ: (317)
d3=0 Ot |40 |vo|
Nun kann die Bewegungsgleichung in x3-Richtung aufgestellt werden.
N

|U0|
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Abbildung 3.5: Gleichgewicht in x1-Richtung (links), in x2-Richtung (Mitte) und in z3-Richtung (rechts)

Unter Verwendung eines Exponentialansatzes fiir die homogene Losung mit Eigenkreisfre-

quenz w und Abklingkonstante 9,
x3(t) = Aexp (At) = Aexp (iwt — dt) (3.19)
ergibt sich das folgende Gleichungssystem fiir den Real- bzw. Imaginarteil.

N
—m52—mw2+u—5+k20
|vo
N
—mn&u+fi7w::o (3.20)
Vo

Als Losung folgt im ersten Bereich eine exponentiell abklingende Exponentialfunktion,

N N\ ok
w=0 5=t 4 a -2 (3.21)
2m |vg| 2m |vg| m
daneben folgt eine harmonisch schwingende Losung, die ebenfalls abklingend ist.
2
uN k uwN
=44/— — 0= 3.22
“ \/ (2m|v0|) +m 2m |vg| (322)

Die Diskriminanten der beiden Wurzeln sind wieder bis auf das Vorzeichen gleich, sodass

immer eine von beiden Losungen existiert.

uN
2m|vo|

2
Im Allgemeinen ist % > < ) , sodass die zweite, harmonisch schwingende und abklin-

gende Losung existiert. Mit Hilfe der kritischen Dampfung cg,.;: = 2vkm kann die System-
démpfung durch das Lehr’sche Dampfungsmals ¢ ausgedriickt werden:

__ KN
2 Jvo| VM

Es erfolgt keine Anfachung der Schwingung, unabhéngig von der Bewegungsrichtung v, des

¢ (3.23)

Bands. Die Stéirke der Dampfung hangt vom Produkt aus konstantem Reibkoeffizient p und
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der Anpresskraft N, d.h. von der Reibkraft ab. Andererseits ist die Démpfung umgekehrt
proportional zum Betrag der Fiihrungsgeschwindigkeit |vg|. Fiir kleine |vg| wird jedoch die
bei der Linearisierung getroffene Annahme |vg| > |#3| verletzt, sodass die ausgeblendeten
Terme hoherer Ordnung das Systemverhalten beeinflussen. Analog zum oben beschriebenen
geschwindigkeitsabhéngigen Reibgesetz kann bei Fahrzeugbremsen eine Grenzgeschwindig-

keit von ca. 1 km/h gefunden werden.

Oberhalb dieser Schwelle treten insbesondere bei niedrigeren Geschwindigkeiten relevante
Dampfungswerte auf, die das Auftreten einer radialen Schwingung der Bremsbelige gegen-

uber der Bremsscheibe verhindern.

3.3 Reibinduzierte Unsymmetrie der Steifigkeitsmatrix

Bei der Modellierung eines gleitenden Kontakts mit Reibung ergeben sich unsymmetrische
Eintrége in der Steifigkeitsmatrix. Durch Beriicksichtigung dieser Unsymmetrien iiber die zir-
kulatorische Matrix IN kann ein System mit instabilem Verhalten dargestellt werden. Dies ist
in Kapitel 2.3 erlautert. Dieser Erregungsmechanismus benétigt dabei keinen geschwindig-
keitsabhéngigen Reibwert p, sondern kommt mit einem konstanten Reibwert p aus. Da der
Mechanismus auf Selbsterregung basiert, wird auch keine dynamische dufere Kraft bendtigt,

die Energie in das System einbringt.

In der Arbeit von Hoffmann und Gaul [2008] wird diese Unsymmetrie als Hauptursache
fiir Bremsenquietschen angesehen. Sie wird auch oft als Modenkopplung bezeichnet. Auch
wahrend der Arbeit bei der BMW Group konnten viele versuchsseitig auftretende Gerausch-
probleme mit Hilfe dieses Mechanismus abgebildet werden, vor allem im Frequenzbereich
unter 5 kHz.

Zuerst wird der Erregungsmechanismus an einem Minimalmodell mit nur 2 Freiheitsgra-
den hergeleitet, um dann anhand eines komplexeren Modells die konkrete Fragestellung des

Bremsenquietschens an PKW-Scheibenbremsen genauer zu betrachten.

3.3.1 Minimalmodell mit zwei Freiheitsgraden

Da die Selbsterregung auf der Unsymmetrie der Steifigkeitsmatrix aufbaut, muss ein Mi-
nimalmodell mindestens zwei Freiheitsgrade besitzen, um diesen Mechanismus abbilden zu
konnen. Ein solches Modell findet sich beispielsweise bei Buck [2008]. Im Unterschied dazu
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Abbildung 3.6: Minimalmodell mit 2 Freiheitsgraden: isometrische Ansicht (links), Schnitt der 1, zo-
Ebene (rechts)

wird die symmetrische Kopplung der beiden Freiheitsgrade hier nicht iiber einen Winkel,
sondern iiber eine zusétzliche Diagonalfeder ki eingebracht, was die spétere Auswertung

erleichtert.

Mechanisches Modell

Das mechanische Modell ist in Abbildung 3.6 dargestellt. Eine in x1- und xs-Richtung ver-
schiebliche Masse m > 0 liegt auf einem Band, das sich mit der konstanten Fiihrungsge-
schwindigkeit vg > 0 in x;-Richtung bewegt. Zwischen der Masse und dem Band ist eine
Kontaktsteifigkeit ky > 0 modelliert. Die beiden Federn k; > 0 und ky > 0 lagern die Masse,
die Diagonalfeder ki, > 0 koppelt die beiden Freiheitsgrade iiber symmetrische Eintrage
in der Steifigkeitsmatrix. Die Masse wird als punktférmig betrachtet, rotatorische Einfliisse

werden vernachlassigt.

Herleitung der Bewegungsgleichungen

Es wird angenommen, dass der Reibkontakt wéihrend der Schwingung geschlossen bleibt.
Aufterdem sei die horizontale Schwinggeschwindigkeit des Systems #; kleiner, als die kon-
stante Geschwindigkeit des Bands vg. Fiir die Relativgeschwindigkeit v,.; gilt in diesem Fall
Vper := Vg — @1 > 0. In diesem Fall kommt die Nichtlinearitat des Kontakts nicht zur Geltung

und die Bewegungsgleichungen bleiben linear.
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Abbildung 3.7: Gleichgewicht in z1-Richtung (links) und in z2-Richtung (rechts)

Durch das Aufstellen des Gleichgewichts in Richtung der beiden Koordinaten x; und x4, wie

in Abbildung 3.7 dargestellt, erhélt man
0 v F
" o) )= (TR (3.24)
0 m| \ Ty 0

Mit einem linearen Penalty-Ansatz fiir den Kontakt folgt: Fr = uFy = pkyxs. Somit ergibt

ki + %klz %klz
ks ko + 3kio + ky

sich das folgende homogene, unsymmetrische Gleichungssystem
0 i 0
" e )= . (3.25)
0 m| \ & T2 0
N s NS

=M K
Fiir die Verschiebungen x; und xy wird eine mehrdimensionale harmonische Schwingung

k1 + %/ﬁz %ku — pky
ks kot ikio + kn

angenommen, die, wie in den beiden vorangehenden Systemen, durch einen komplexen Ex-

ponentialansatz dargestellt werden kann.

<x1> = (4'01) exp (At) = pexp (iwt — dt) (3.26)

X2 ©2

Durch Einsetzen des Ansatzes und Ableiten ergibt sich das gewohnliche Eigenwertproblem
By = kp = =\ mit der Matrix B = M~'K. Die in Kapitel 2.3 untersuchte Matrix B

stimmt mit der hier definierten iiberein.

Die Wurzeln der Eigenwerte /—k = A = iw —  lassen nun auf die Eigenfrequenzen und
Abklingkonstanten schliefsen. Dabei wird jeweils die Losung A mit positivem Imaginérteil

gewdahlt.

Stabilitdtsaussagen zum System konnen nun iiber die Real- und Imaginarteile der beiden

Eigenwerte r1 9 bzw. )\ o getroffen werden.
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Spezialfall: keine Reibung (1 = 0)

Fiir p = 0 ist die Systemmatrix B symmetrisch und positiv definit und besitzt nach Satz
2.8 nur reelle Eigenwerte x > 0 bzw. verschwindende Abklingkonstanten 6 = 0. Das System
ist grenzstabil. Bei einem Bremssystem wird jedoch zur Verzogerung ein moglichst hoher

Reibwert p gefordert.

Spezialfall: symmetrisch ungekoppeltes System (%, = 0)

Im Fall einer fehlenden symmetrischen Kopplung der beiden Freiheitsgrade x; und x,, d.h.
die Diagonalfeder ko = 0 besitzt keine Steifigkeit, ergeben sich die Eigenwerte ebenfalls
direkt. Es gilt: k1 = % und ko = % Die Wurzeln iw — 0 sind wiederum rein imaginér,
das System ist somit grenzstabil. Es findet keine Selbsterregung statt. Auferdem geht der
Reibkoeffizient p nicht in die Losung der Eigenfrequenzen ein, er findet sich nach Satz 2.8

aufgrund der Unsymmetrie aber in den Eigenvektoren ¢ wieder.

Dieser Spezialfall ist in der praktischen Anwendung jedoch nicht erreichbar, da schon fiir
k1o =~ 0 die Stabilitdt nicht mehr gewahrleistet werden kann. Dies wird im folgenden Ab-
schnitt ersichtlich.

Allgemeiner Fall: dimensionslose Parameter

Zur iibersichtlicheren Analyse des allgemeinen Falls werden folgende dimensionslose Para-

meter definiert:

ki —ky—k k 2uk
ki + ko + kn ki + ko + kn ki + ko + kn
Alle dimensionsbehafteten Grofen gehen im Faktor ¢q := % auf. Es folgt
— 1 E—
BoMKeg| Tt 77 (3.28)

I5; l—a+p|

Der Faktor ¢y > 0 hat dabei keinen Einfluss auf die Stabilitdt des Systems. Das Verhéltnis
der Steifigkeiten in z1- und zo-Richtung wird {iber den Parameter a € [—1,1] geregelt, die
symmetrische Kopplung der beiden Freiheitsgrade iiber § > 0. Der Faktor v € R steuert
die Unsymmetrie des Systems. Da das Vorzeichen der Reibkraft Fg von der Drehrichtung
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Abbildung 3.8: Eigenfrequenzen w (oben) und Abklir]gkonstanten 6 (unten) ermittelt am Minimalmodell
mit « = —0.2, 8 = 0.2, ¢ = 1.25 bei Anderung des Reibwerts ¢ € [0,1]

des Bands abhéngt, kann der unsymmetrische Anteil v positive als auch negative Werte
annehmen. Dies ist aus Gleichung (3.25) und Abbildung 3.7 ersichtlich.

Im Systemmodell ist zu erkennen, dass die Feder ks und die Kontaktsteifigkeit ky in Reihe
geschaltet sind. Analog dazu geht nur die Summe k; + ky in die dimensionslosen Parameter
ein, mit der Ausnahme von ~. Eine Verringerung von ky bei konstanter Summe ko + ky hat
somit die gleiche Auswirkung, wie eine Verringerung von p. Konstruktive Ansitze daraus

werden in Kapitel 8.3 betrachtet.

Das charakteristische Polynom der Matrix B besitzt nun die Form

det (B — kI) = k* — 2kcy (1 + B) + co(1 — o + 28 + By), (3.29)

damit ergibt sich fiir die Eigenwerte k12 = ¢ (1 +B8++/a®+B(B— ’y)) Die Eigenkreis-
frequenz w und die Abklingkonstante 6 berechnen sich wiederum durch iw — § = /=K1 2.
Entscheidend ist an dieser Stelle das Vorzeichen von a? + 5(8 — 7), durch welches das Vor-

zeichen von ¢ und somit die Systemstabilitdt bestimmt wird.
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Abbildung 3.8 zeigt einen typischen Verlauf der Eigenfrequenzen w und Abklingkonstanten
0 bei einem M-K-N-System, wie es in diesem Abschnitt beschrieben wird. Fiir 4 < 1 ist das
System grenzstabil, die beiden Eigenfrequenzen sind getrennt. Mit wachsendem Reibwert p
nahern sich die Eigenfrequenzen w; o an, um ab einem bestimmten Punkt zu koppeln. Nun
bleiben die beiden Eigenfrequenzen identisch, die Abklingkonstanten d;2 # 0 &ndern sich
jedoch. Dabei bildet sich ein asymptotisch stabiler Ast mit §; > 0 und ein instabiler Ast mit
0; < 0 aus. Die Summe §; + J, = 0 bleibt konstant. Dies wurde in Folgerung 2.10 in Kapitel
2.3 hergeleitet.

Eine weitergehende Behandlung dieses fiir das Bremsenquietschen zentralen Mechanismus
findet in Kapitel 8.2 statt. Im Folgenden werden die am Minimalmodell hergeleiteten Zu-

sammenhénge an einem komplexeren Modell verifiziert.

3.3.2 Modellierung als Euler-Bernoulli-Balken

Zwischen dem Minimalsystem mit nur zwei Freiheitsgraden und einem komplexen Finite
Elemente Modell existieren weitere Moglichkeiten ein iiberschaubares Modell einer Schei-

benbremse zu erstellen, das Riickschliisse auf einzelne Grofsen zulésst.

Modellierung

Eine Moglichkeit fiir ein vergleichsweise einfaches Ersatzsystem, das auch die Deformierbar-
keit der Bremsscheibe beriicksichtigt, ist die Modellierung des Reibrings als Euler-Bernoulli-
Balken. Einerseits sind so zahlreiche Schwingformen der Bremsscheibe ndherungsweise dar-
stellbar, andererseits bleibt die Komplexitat des Modells aufgrund der Eindimensionalitat der
Geometrie verhaltnisméafig gering. Ziel dieses Modells ist weniger, ein bestimmtes Brems-
system moglichst exakt abzubilden, sondern anhand des Ersatzsystems die mafsgeblichen
Einflussgrofsen zu identifizieren und den Wirkmechanismus der Modenkopplung herauszuar-
beiten. Durch die Variation einiger dimensionsloser Parameter, wie z.B. dem Verhiltnis der

Biegesteifigkeiten, konnen verschiedene Wirkmechanismen beleuchtet werden.

Die Bremsscheibe ist als Bernoulli-Balken der Lange 2l; und der Hohe 2d; mit periodi-
schen Randbedingungen modelliert. Von den in Anhang C Kklassifizierten Schwingformen
von Bremsscheiben sind alle Out-of-plane Schwingformen der Form OP-zND darstellbar.
Auch fiir die bei rotationssymmetrischen Bauteilen charakteristischen Doppelmoden existie-
ren jeweils zwei Schwingformen, siehe auch Buck [2008]. In-Plane Schwingungen und OP-

xNC-yND Schwingformen kénnen nicht abgebildet werden. Im Frequenzbereich unter 3 kHz
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Abbildung 3.9: Kontinuierliches Modell einer Bremsscheibe mit zwei Bremsbelagen

treten fast ausschliefslich OP-zND Schwingformen auf, siehe auch Tabelle 3.2. Bei Lasermes-
sungen der Betriebsschwingformen bei der BMW Group wurden auch bei héherfrequenten
Geréduschen oft OP-zND Schwingformen beobachtet, sodass die hier verwendete Modellie-

rung einen grofsen Teil der gerduschrelevanten Schwingungen abbilden kann.

Um die Lagerung des Reibrings der Bremsscheibe iiber den Bremsscheibentopf, das Radlager

und den Radtrager abzubilden, ist eine Winkler-Bettung mit der Steifigkeit ky modelliert.

Bei Bremsgeréusch-Versuchen wurde ein hoher Einfluss der Steifigkeit des Belagmaterials
beobachtet. Deshalb werden auch die beiden Bremsbeldge als Bernoulli-Balken mit verén-
derlicher Biegesteifigkeit modelliert. Die Léange ist 2l = 2l3, die Hohe 2dy; = 2d3. Die Stei-
figkeit in Dickenrichtung des Belags geht in die Kontaktsteifigkeit £y mit ein. Die Balken
der Bremsbeldge sind kiirzer als jener der Bremsscheibe, wobei die exakte Lange variiert
werden kann. Durch Neumann-Randbedingungen konnen die, in Lasermessungen beobach-
teten, Bewegungen an den Belagenden dargestellt werden. Es wird also angenommen, dass
am Belagende keine Kraft und kein Moment angreifen und somit die Verschiebung xy bzw.

x3 und die Verdrehung 2/, bzw. 2, Werte ungleich 0 annehmen kénnen.

Der Kontakt zwischen der Bremsscheibe und den Bremsbeldgen wird mit einer Kontaktstei-
figkeit ky modelliert, in die, wie oben erwdahnt, die Belagsteifigkeit in Dickenrichtung mit
eingeht. Das Coulomb’sche Reibgesetz besitzt den Reibkoeffizienten p. Da die tangentia-
le Reibkraft nicht mittig am Balken angreift, ist der Abstand zwischen Kontaktfliche und
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Abbildung 3.10: Gleichgewicht an den infinitesimalen Balkenelementen der Lange d¢

neutraler Faser im Balken wichtig. Bei der Bremsscheibe ist dies dj, bei den Bremsbeldgen
dy = djs.

In der Dissertation von Flint [2002] wird ein sehr dhnliches Balkenmodell fiir die Vorhersage
von Bremsgerduschen beschrieben. Durch die Modellierung der Scheibe als Balken sowie des
Bremssattels als Feder-Masse-System, konnten dort zahlreiche Gerduschfrequenzen progno-
stiziert werden. Im Gegensatz zu Flint [2002] steht hier jedoch die Identifikation gerduschre-

levanter Parameter im Vordergrund.

Auferdem ist bei Hetzler [2009] ein Balkenmodell beschrieben. Hier sind die Bremsbeldge
jedoch nicht als Balken, sondern als Federn gegen Grund abgebildet. Die Biegesteifigkeit der
Bremsbelage ist nicht Teil des Modells.

Gleichgewicht

In Abbildung 3.10 sind die angreifenden Kréfte und Momente an den drei Balkenelementen

mit der infinitesimalen Léange d¢ aufgetragen. Dabei gilt:

M} =—ElLz! M; =—ElLz! F=—ELa"

n
}§+%d§ i i }&%dg Qi — Bl

’§+%d§ Qi = }éf%dﬁ
Fno=kn(x1 —22)  Fro=pFn, Fnu=kn(xs — x1) Fry=pFny
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Prinzip der virtuellen Verschiebungen

Mit dem Prinzip der virtuellen Verschiebungen folgt im statischen Fall ohne Beriicksichtigung
der Tragheitskrafte:

l1
IWtat = EL xlll 5-T,1/ + kw x1 0x1 d€
—_———— —_——

-1
! Biegung Scheibe ~ Winkler-Bettung Scheibe

l2
+/ EIQ .%',2/ 5.%',2/ —i—k‘N (1‘1 — .%'2) 5(1‘1 — 1‘2) +kN 12 (1‘1 — .%'2) 5(—d1 .%',1 — d2 1‘/2) df
-1

2
Biegung Belag oben Kontakt oben, normal Kontakt oben, tangential

I3
—I—/ EI3 of 625 +kn (x5 — 1) 0(x3 — 1) + by p (3 — 21) 6(dy o) + d3 %) d€

3
Biegung Belag unten Kontakt unten, normal Kontakt unten, tangential
lQ 13
b [0 pdny ae - [ b a
I — A —
Belastung oben Belastung unten

I L
:/ (EIl x’{//—f—kW x1) oxy d€ + [E[1 x’l’ 51-’1 —EI .,L,llll 521

—I —l1

periodische Randbedingungen

lo
—I—/ (k:N(acl —x9) + ky pdy (2] — :c’2)) 0xy d€ + | — kn p di(x1 — x2) 021
I

L )

Neumann-Randbedingungen

I3 B I3
—I—/ (k:N(acl —x3) + ky pdi (2] — :cg)) 0xy d€ + | — kn p di(x1 — x3) 021
—l3 L -3
Neumann-Randbedingungen
lo
—I—/ (EIQ vy — kn(x1 — 22) + kn p do(2) — o) +p2) dxo d€
s
l2
+ |:EIQ xh 0wty — Ely afy dxo — ky p do(x1 — x2) 5:62]
—ly
Neumann—RaIIibedingungen
I3
+/ (EIg .%'g” — kN(xl — .%'3) + k‘N 12 dg(xll — .%'g) — pg) 51‘3 df
—l3
I3
+ I:Efg .%'g (51‘:/3 — FEl3 1‘:/3” oxs —ky dg(.%'l — 1‘3) 51‘3] (3.31)
3

Neumann-Randbedingungen

Bei der dynamischen Modellierung miissen aufserdem die Anteile der Tragheitskrifte beriick-

sichtigt werden.

l1

6Wdyn = 5Wstat _/

I

l2 13
Al P1 .i’l (533'1 dg—/ AQ P2 .i'g (533'2 df—/ Ag P3 .fi'g 5.1’3 df (332)
S————— y g S————

Scheibe Belag oben Belag unten
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Die im Fahrzeugbereich eingesetzten Bremsanlagen besitzen je zwei Bremsbeldge mit nahezu
identischen Geometrien sowie gleichen Materialien auf der Kolben- wie der Faustseite. Des-
halb konnen hier alle Parameter des unteren Belags gleich jenen des oberen Belags gewéhlt

werden, d.h.
lg = lg EIQ = Ejg d2 = d3 A2 = Ag P2 = P3. (333)

Es wird my := Aip; und msy := Asgps definiert.

Differentialgleichungssystem

Das folgende Differentialgleichungssystem beschreibt das dynamische Balkenmodell:

Bereich 1: -y <¢( < —lpund I < &<y

Hier ist nur die Balkengleichung der Bremsscheibe zu beriicksichtigen.
Ell 33'/1/” + ]{]W Ty —my .i'l =0 (334)

Bereich 2: -, <& <[y
In diesem Intervall miissen alle drei Differentialgleichungen fiir die Bremsscheibe und die

beiden Bremsbelédge erfiillt sein.

EL 2" + ky p di(22] — 2y — a5) + kn (221 — 29 — 23)+kw 21 — my 1= 0
Ely 23" + kn p do(2) — a5) — ky(z1 — 22) — My Ty=—py

Ely a3y + ky p do(x) — 25) — kn(zy — 23) —mg ¥3= p3 (3.35)

Um die homogene Losung der Differentialgleichung zu erhalten, wird im Folgenden die Be-

lastung p, = p3 = 0 gesetzt.

Randbedingungen und Ubergangsbedingungen

In Abbildung 3.11 sind die periodischen Randbedingungen der Bremsscheibe an der Stelle
¢ = £l dargestellt. Sie lauten:

Tl = 21l e ~EL af|__p = ~EL of|;

Pileeyr = Tleyr —ElL x = —EL 2’ (3.36)

’ngzj ’g:l;
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Abbildung 3.11: Periodische Randbedingungen am Balken der Bremsscheibe bei £ = +i;

Dabei ist :c1’ =t der rechtsseitige Grenzwert an der Stelle —[;. Weil x; hinreichend glatt
- 1
ist, entspricht der rechtsseitige Grenzwert dem Funktionswert x;(—[;). Dies gilt auch fiir alle

betrachteten Ableitungen.

Die Ubergangsbedingungen der Scheibe bei £, sind aufgrund der angreifenden Krifte und

Momente komplexer. Hier muss wegen der fehlenden Stetigkeit der dritten Ableitung z}’

bei £l zwischen Funktionswerten und rechts- bzw. linksseitigen Grenzwerten unterschieden

werden.
xl}ngl; - xl’ngz; 961}5:1; = xl}g:z;
/ / / /
951}5:4; - xl’érli xl}g:z; - xl}g:z?
—EI Y| e o = —EL o] } m it —EI Y| ey = —EL 2] | it (3.37)
— Ellxllll}ngl; = —E[ll'/l” — kN,udl (233'1 — Ty — .%'3) ’62713
— ELa — kypdy (22, — x5 — 3) | e = —ELa| s (3.38)

Die Neumann-Randbedingungen der Bremsbelédge sind gegeniiber dem herkémmlichen Euler-
Bernoulli-Balken veréndert. Dadurch kann gewéhrleistet werden, dass an den Balkenenden

der beiden Bremsbelédge keine freien Kréfte und Momente auftreten.

—EIQ T =0 —EIQ T 0

,2/}5:_12 ,2/}5112 -

—EIQ .17,2” — ]{?N /,L dg([L‘l — $2)}§:_l2 = 0 —EIQ .17,2” — ]{?N /,L dg(l’l — x2)}§:12 = 0

—EIQ X =0 —EIQ X =0

" "
3 }5:—12 3 }5:12

—EIQ 33'/3// — kN % dz(l’l — 1'3)}£:7l2 =0 —EIQ 33'/3// — kN % dg(l‘l — .%'3)}5:12 =0 (339)
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Diskretisierung

Um das Differentialgleichungssystem zu 16sen, wird die Methode der Finiten Differenzen ver-

wendet. Siehe auch Braess [2003] fiir eine ndhere Beschreibung von Differenzenverfahren.

Dieser Ansatz ist einfach zu implementieren, benotigt aufgrund der hier gewéhlten linearen
Konvergenzordnung jedoch im Vergleich zu Finiten Elementen eine vergleichsweise hohe
Diskretisierung, um sinnvolle Ergebnisse darzustellen. Das Intervall [—l;,[;] wird deshalb
mit 1000 Punkten diskretisiert.

Dimensionierung

Die vorhandenen Parameter werden entsprechend den Grofen in PKW-Bremsanlagen ge-

wahlt, um eine Vergleichbarkeit sicherzustellen.

{1 = 900 mm m; = 10 g/mm EI = 10'° Nmm?
kw = 500 N/mm dy + dy = 20 mm (3.40)

Die Lénge entspricht dem effektiven Reibringumfang einer 16 bis 17 Zoll Bremsscheibe, die
Masse entspricht dem Reibringgewicht. Die Steifigkeit der Winklerbettung ky und die Biege-
steifigkeit E'1; wurden so gewéhlt, dass die ersten Eigenfrequenzen der Bremsscheibe korrekt
abgebildet werden. Der Abstand der neutralen Faser zwischen Bremsscheibe und Bremsbelag
ergibt sich aus der halben Bremsscheibendicke d; und der Hohe des Reibmaterials dy. Alle
weiteren Parameter konnen durch dimensionslose Konstanten festgelegt und spéater variiert

werden.

Die Referenzwerte sind:

201 —= =05 — =0.01
k d
N 100 205 =05 (3.41)
k’W dl

Bei Variation einzelner Parameter, wie beispielsweise der Bremsscheiben- oder Belagdicke,
bleibt die entsprechende Biegesteifigkeit konstant, auch wenn diese physikalisch voneinander
abhéngig sind. Das Ziel ist hier die Identifikation der relevanten Einflussgrofen, die durch

Variation einzelner Grofien identifiziert werden konnen.
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Abbildung 3.12: Instabile OP-5ND Mode (links) und grenzstabile OP-1ND Mode (rechts),
Realteil des Eigenvektors (durchgehend) und Imaginérteil (gepunktet),

Parameter: 2 = 0.1, 22 = 0.5, £22 = 0.01, £ =100, % = 0.5, u = 0.5,

siehe Anhang C zur KIaSS|f|Z|erung der Schwmgformen

Schwingformen

In Abbildung 3.12 sind zwei verschiedene Schwingformen des Bremsenmodells zu erkennen.
Oben und unten sind die beiden Bremsbeldge und dazwischen die Bremsscheibe {iber die Um-
fangskoordinate & dargestellt. Der Realteil der Eigenschwingform ist durchgéingig gezeichnet

und der Imaginarteil gepunktet.

Die OP5-ND Schwingform bei einer Eigenfrequenz von 8395 Hz links ist instabil und wird
durch den Energieeintrag im Reibkontakt weiter angefacht. Das System schwingt nicht in

Phase, da sowohl Realteil, als auch Imaginéarteil der Eigenschwingform ungleich 0 sind.

Die grenzstabile Mode OP-1ND rechts schwingt mit einer Eigenfrequenz von 1178 Hz. Das
System schwingt in Phase. Dies ist am verschwindenden Imaginédrteil zu erkennen. Die
Schwingform entspricht im dreidimensionalen Modell einem Verkippen des Reibrings gegen-
iiber dem Bremsscheibentopf. Im Gegensatz zur realen Bremsscheibe oder zu einem dreidi-
mensionalen Modell treten bei der eindimensionalen Balkenmodellierung bei dieser Schwing-
form auch hohe Biegedehnungen auf. Dies verdeutlicht eine der Grenzen dieses Modells zur
Bewertung der Stabilitit eines bestimmten Bremssystems. Eine grundsétzliche Untersuchung
hinsichtlich relevanter Einflussgrofsen ist auch unter diesen Einschréankungen moglich. Die Er-
gebnisse miissen jedoch nochmals dahingehend hinterfragt werden, ob die Annahmen dieses

Modells weiterhin giiltig sind.
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Abbildung 3.13: Eigenfrequenzen (links) und Realteile (rechts) bei Variation des Reibkoeffizienten

weitere Parameter: 22 = 0.1, 22 = 0.5, 222 = 0.01, £ =100, &2 =05
1 miy 1 w 1

Auswertung

Um den Einfluss der verschiedenen Parameter zu untersuchen, bieten sich neben dem Reib-
koeffizienten i die dimensionslosen Quotienten der Léngen und Steifigkeiten zwischen Brems-
scheibe und Bremsbelag an. Bei allen Berechnungen ist erkennbar, dass instabile Eigenmo-
den gepaart mit asymptotisch stabilen Eigenmoden bei gleicher Eigenfrequenz auftreten.
Dies wird aufgrund des hier modellierten M-K-N-Systems in Kapitel 2.3 hergeleitet, siehe
Folgerung 2.10.

Einfluss des Reibkoeffizienten u

Der Einfluss des Reibkoeffizienten p wird im Intervall [0,1] untersucht. Die weiteren dimen-

sionslosen Parameter sind: 5—2 =0.1, 22 = 0.5, % = 0.01, ,’:—N = 100, 2—2 = 0.5.
1 mi 1 w 1

In Abbildung 3.13 wird die Abhéngigkeit der ersten Eigenfrequenzen und Dampfungen vom
Reibkoeffizienten s dargestellt. Auf der linken Seite ist zu sehen, dass Anderungen der Ei-
genfrequenzen nur in sehr geringem Mafse stattfinden. Auf der rechten Seite in Abbildung
3.13 sind die zu diesen Eigenfrequenzen gehorenden Lehr’schen Dampfungsmafse ¢ aufgetra-
gen. Bei p = 0 existieren keine tangentialen Kontaktkréfte, somit ist die Steifigkeitsmatrix
symmetrisch und alle Eigenwerte miissen rein imaginér sein. Jedoch konnen die Eigenwerte
aufgrund der Doppelmoden der Bremsscheibe, siehe Kapitel 1.4 oder Anhang C, schon bei
sehr geringen unsymmetrischen Anteilen koppeln. Hier nimmt bei wachsendem Reibwert p

sowohl die Hohe der negativen Dampfung (, als auch die Zahl der Instabilitdten zu.
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Abbildung 3.14: Eigenfrequenzen (links) und Dampfungen (rechts) bei Variation des Dickenverhéltnis h

weitere Parameter: 2 = 0.1, 22 = 0.5, £12 = 0.01, £ =100, o = 0.5

Einfluss der Gesamtdicke d; + d,

Eine Erhchung der Gesamtdicke von Bremsscheibe und Belag d; + dy bei konstantem Ver-
héltnis Z—f hat exakt die gleichen Auswirkungen wie eine Erhchung des Reibkoeffizienten u,
da nur die Produkte p dy bzw. p ds in die Steifigkeitsmatrix eingehen, siehe Gleichung (3.35).
Die Biegesteifigkeiten FI; und E I, werden hier trotz Anderung der Balkenhohe d; + ds als

konstant angenommen.

Einfluss des Dickenverhaltnisses j—f

Der Einfluss des Dickenverhéltnisses % wird im Intervall [0.1,10] untersucht und ist in Ab-

bildung 3.14 dargestellt. Die weiteren dimensionslosen Parameter sind: ﬁ—j = 0.1, 2—? =
El, _ kn _

0.5, 77 = 0.01, £~ =100, p = 0.5.

An dieser Stelle wird die Gesamtdicke d; + do aus Bremsscheibe und Bremsbelag konstant

gehalten, jedoch das Verhiltnis der beiden Dicken g—f zueinander verdndert. Die Biegesteifig-

keiten FI; und EI, bleiben hier trotz Anderung der Balkenhthen d; und d, gleich.

Die Eigenfrequenzen werden, wie bei der Variation des Reibkoeffizienten, kaum beeinflusst.

Die Dampfungswerte dndern sich im Bereich 0.1 < j—f < 1 ebenfalls kaum. Bei dy > d; ist
eine Beeinflussung des Dampfungsverhaltens iiber das Dickenverhéltnis % vorhanden. Fiir
da

sehr grofse Werte von ¢ verringert sich bei mehreren Schwingformen die Héhe der negativen

Dampfung.
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Abbildung 3.15: Eigenfrequenzen (links) und Dampfungen (rechts) bei Variation der Kontaktsteifigkeit ,’j—x

weitere Parameter: {2 = 0.1, 2 = 0.5, £12 = 0.01, % = 0.5, p = 0.5

Einfluss der Kontaktsteifigkeit -

Abbildung 3.15 zeigt den Einfluss des Verhéltnisses zwischen Kontaktsteifigkeit £y und Stei-
figkeit der Winkler-Bettung Ay im Intervall [1072,10%]. Die weiteren dimensionslosen Para-

meter sind: 2 = 0.1, 22 = 0.5, £12 = 0.01, 2 = 0.5, = 0.5,

Es sind sowohl in der Frequenzdarstellung, als auch im Plot der Realteile mehrere klar

voneinander abgegrenzte Bereiche erkennbar.

Im ersten Bereich mit llj—v’; < 107! findet aufgrund der geringen Kontaktkrifte eine Starrkor-
perbewegung der Beldge gegeniiber der Bremsscheibe statt. Die Steifigkeitsmatrix ist in die
drei Teile Scheibe, Belag oben und Belag unten partitioniert. Im untersuchten Frequenzbe-
reich unter 10 kHz treten Instabilitdten mit einem Lehr’schen Dampfungsmals iiber -5 % auf.

Fiir die Bremsgerauschsimulation hat dieser Bereich jedoch keine Aussagekraft.

Danach folgt der Ubergangsbereich 107! < llj—vf\; < 10%. Hier finden groe Eigenfrequenz-
verschiebungen statt. Aufserdem ergeben sich mehrere Instabilitdten. Die Dampfungsmafse
erreichen hier ebenfalls Werte bis -5 %. Da die Steifigkeit des Belagmaterials in Dickenrich-

tung im Bereich ,’j—x ~ 107 liegt, ist dies auch der relevante Bereich fiir Bremsgeriusche.

Fiir 10¢ < ,’:—x < 10% iiberwiegt die Kontaktsteifigkeit gegeniiber den anderen Termen in der
Steifigkeitsmatrix. Im untersuchten Frequenzbereich bis 10 kHz entspricht dies einer starren

Kopplung zwischen Bremsscheibe und Belagmaterial.

Bei Werten ]]j—x > 10" wird die Eigenwertberechnung aufgrund der schlecht konditionierten

Steifigkeitsmatrix fehlerhaft. Positive Realteile der Eigenwerte stehen hier nicht im Zusam-
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Abbildung 3.16: Eigenfrequenzen (links) und Dampfungen (rechts) bei Variation der Belaglange ﬁ—f

weitere Parameter: 22 = (.5, £72 = 0.01, £ =100, % = 0.5, u = 0.5

menhang mit einem instabilen mechanischen System, sondern mit dem hohen mathemati-

schen Einfluss von Rundungsfehlern.

Einfluss des Belaglangenverhaltnisses ﬁ—f

Der Einfluss des Belaglangenverhéltnisses ﬁ—f wird im Intervall [0.01,0.5] untersucht. Die Er-
gebnisse sind in Abbildung 3.16 zu sehen. Weitere dimensionslose Parameter sind: Z—f =

0.5, £ = 0.01, 2~ =100, ¢ = 0.5, 1 = 0.5.

Die Eigenfrequenzen auf der linken Seite von Abbildung 3.16 fallen mit zunehmender Be-
laglénge leicht ab. Dabei zeigt sich ein wiederkehrendes Muster von einander annéhernden

Doppelmoden. Von oben her sind dies die fiinfte bis erste OP-Scheibenmode.

Auf der rechten Seite in Abbildung 3.16 ist einerseits ersichtlich, dass sowohl die Zahl der
Instabilitéiten als auch die Hohe des jeweiligen Realteils zunimmt. Allerdings geschieht dies
nicht streng monoton, wie die wellenférmige Struktur in der Abbildung zeigt. Bei genauer
Analyse der jeweiligen Schwingformen der Instabilitdten kann gefolgert werden, dass das

Lehr’sche Dampfungsmaf ¢ der instabilen Schwingform ein Minimum annimmt, wenn gilt:

lg - n
L 2k
wobei 2 < k € N die Ordnung der OP-kND Scheibenschwingform ist.

n €N, (3.42)

In Abbildung 3.17 ist eine OP-3ND Schwingform der Scheibe dargestellt. Mit k = 3 folgt fiir

1—2 = 0.16 ~ 53 auf der linken Seite eine instabile Schwingform, wohingegen in der Situation
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Abbildung 3.17: Instabile OP-3ND Mode mit Belaglange gleich halber Wellenlange der Scheibe (links)
und stabile OP-3ND Mode mit Belaglange gleich 0.75-facher Wellenlange (rechts)

rechts % = 0.25 # 3% keine Instabilitédt vorliegt.

Die Instabilitdten bei gleicher Belaglinge wie Wellenldnge der Bremsscheibe, d.h. Iy = A,
lassen sich dadurch erkléren, dass die Frequenzen der vorhandenen Doppelmoden der Brems-
scheibe in diesem Fall nicht durch die Stérung des Belags getrennt werden. Diese Erklarung
wiirde jedoch implizieren, dass bei halber Wellenlénge, also I, = %, die Eigenfrequenzen weit

voneinander getrennt werden, was den beobachteten Instabilitdten widerspricht.

Einfluss des Dichteverhaltnisses %

p2As
p1A1

[0.01,1] variiert. Die weiteren dimensionslosen Parameter sind: % = 0.1, £2 = 0.01, g—v“‘; =

’ El
100, % = 0.5, u = 0.5.

Fiir die Untersuchung des Einflusses der Dichte, wird das Verhéltnis 72 = im Intervall

Eine hohere Dichte des Belagmaterials im Vergleich zur Bremsscheibe fiihrt zu einer leichten

Absenkung der Eigenfrequenzen, wie in Abbildung 3.18 links zu erkennen ist.

Instabilitéten treten hier im gesamten Parameterbereich auf. Bei 2 ~ 0.1 liegt ein Minimum

der auftretenden negativen Dampfungen.

Einfluss des Biegesteifigkeitsverhaltnisses %
1

Der Einfluss des Biegesteifigkeitsverhaltnisses g—% wird im Intervall [0.005,1] untersucht. Die
weiteren dimensionslosen Parameter sind: g—f =0.1, z—f = 0.5, s—VNV = 100, Z—f =0.5, u=0.5.
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Abbildung 3.18: Eigenfrequenzen (links) und Dampfungen (rechts) bei Variation des Produkts aus Dichte

i p2As _ mo
und Querschnitt A =

weitere Parameter: {2 = 0.1, £12 = 0.01, £2 = 100, & = 0.5, u = 0.5
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Abbildung 3.19: Eigenfrequenzen (links) und Dampfungen (rechts) bei Variation der Biegesteifigkeit g—ﬁ

weitere Parameter: 12 = 0.1, 2 = 0.5, £ = 100, % = 0.5, 4 = 0.5
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Parameter || Auswirkung auf Eigenfrequenzen | Auswirkung auf Stabilitatsverhalten
1 gering je gréBer desto mehr Instabilitaten
dy + ds gering je gréBer desto mehr Instabilitaten
g gering gering
z—V’VV starker Einfluss, mehrere Bereiche | starker Einfluss, keine generelle Aus-
sind zu unterscheiden sage moglich
j—f je gréBer desto niedrigere Eigenfre- | je groBer desto mehr Instabilitaten, Zu-
quenzen sammenhang mit Biegewellenlange
% je gréBer desto niedrigere Eigenfre- | keine generelle Aussage moglich
guenzen
g—f je gréBer desto hohere Eigenfre- | keine generelle Aussage moglich
guenzen

Tabelle 3.1: Ubersicht des Einflusses verschiedener dimensionsloser Parameter auf die Eigenfrequenzen
und das Stabilitatsverhalten des Euler-Bernoulli Balkenmodells eines Bremssystems

Ely
E6L

frequenzen zuerst ein inverses Verhalten im Vergleich zur Variation der Dichte erkennbar:

In Abbildung 3.19 ist bei Variation des Biegesteifigkeitsverhéltnisses bzgl. der Eigen-

Die Eigenfrequenzen steigen durch die zusétzliche Steifigkeit leicht an. Der Frequenzabstand

der Doppelmoden erhoht sich dabei bis auf einen schmalen Bereich, in dem eine weitere
Instabilitat auftritt.

g—f < 0.05 ist das System durchgéngig instabil. Fiir grofsere Werte von g—f treten

vereinzelt Instabilitdten auf, die jedoch deutlich geringere negative Lehr’sche Dampfungsma-

Im Bereich

e ¢ aufweisen.

Zusammenfassung und Ausblick

Eine Zusammenfassung der Ergebnisse ist in Tabelle 3.1 aufgefiihrt.

Als Erweiterung der hier vorgestellten Modellierung eines Euler-Bernoulli-Balkens ist eine
Modellierung der Bremsscheibe und der Bremsbeldge als Timoshenko-Balken mdglich. Durch
die Berticksichtigung des Schubeinflusses lassen sich die Eigenfrequenzen der Bremsscheibe
besser approximieren. Insbesondere beliiftete Bremsscheiben, bei denen zwischen den beiden
Reibringen Beliiftungskanéle im Material ausgespart sind, weichen stark von der schubstei-
fen Bernoulli-Balkentheorie ab. Allerdings konnen Fehler, die durch die Eindimensionalitit
auftreten, z.B. die oben festgestellten Biegespannungen bei der OP-1ND Bremsscheiben-

schwingform, auch durch eine allgemeinere Balkentheorie nicht behoben werden.
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Fiir die Auswertungen in dieser Arbeit wurde immer nur ein einzelner Parameter variiert,
wahrend alle weiteren Parameter konstant bleiben. Effekte, die durch eine Kombination ver-
schiedener Parameter auftreten, konnen so nicht ermittelt werden. Die Bestimmung einer
signifikanten Tendenz nur aufgrund einer oder weniger ermittelter Instabilitdten ist bei ei-
nigen Parametern nicht moglich. Durch die gleichzeitige Variation mehrerer Parameter oder
eine Monte-Carlo-Simulation dieses vergleichsweise schnell zu berechnenden Systems konnten

weitere Ergebnisse ermittelt werden.

3.4 Kontaktdampfung, Flgestellendampfung

Neben den oben vorgestellten Dampfungsmechanismen, die auf Kontakten mit zusétzlicher
Fithrungsbewegung beruhen, gibt es weitere dampfende Effekte, die an den Verbindungsstel-
len verschiedener Bauteile entstehen. Nach Méser und Kropp [2010] wird Kontaktddmpfung

auch als Fiigestellendédmpfung bezeichnet.

Es wird grundsétzlich zwischen Dampfungseffekten aus Bewegungen in normaler Richtung
und in tangentialer Richtung unterschieden. Dampfungseffekte aus Bewegungen in Norma-
lenrichtung entsteht durch das Offnen und Schlieken des Kontakts. Dabei werden Luft oder

Fluide verdrangt, die durch Fliissigkeitsreibung Warme erzeugen.

Nach Moser und Kropp [2010] ist das Coulomb’sche Reibgesetz die Grundlage fiir die tan-
gentiale Kontaktdampfung, wenn die Amplituden nicht kleiner als einige pm sind. Bei gerin-
geren Amplituden kann eine Modellierung mit viskoser Ddmpfung zugrunde gelegt werden.
Bei Systemen aus massiven Bauteilen, wie einer Fahrzeugbremse, sind die Démpfungswerte

in tangentialer Richtung im Allgemeinen hoher als in Normalenrichtung.

Tonshoff und Bernhardt [1982] zeigten, dass geschraubte, genietete oder mehrfach tiberein-
andergelegte Stahlbleche eine um Grofenordnungen héhere Dampfung als einfache Bleche

aufweisen.

Die Kontaktdampfung wirkt aufgrund der wenigen und kleinflachigen Kontaktstellen und der
massiven Gussbauteile im Bremsensystem jedoch nur sehr lokal. Eine globale Modellierung

auf Grundlage einer gleichméfigen modalen Dampfung ist nicht moglich.

Kapitel 6 nennt einige der wichtigsten Kontaktmechanismen und zeigt Moglichkeiten auf,

wie diese in einer linearen Stabilitdtsanalyse beriicksichtigt werden koénnen.
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Abbildung 3.20: Aufriss einer Bremsscheibe mit Definition des ortsfesten Koordinatensystems e; und des
rotierenden Koordinatensystems e/,

3.5 Corioliskrafte

In den vorhergehenden Abschnitten wurde gezeigt, dass die Relativbewegung zwischen Be-
lag und Scheibe ausgehend von der Scheibenrotation entscheidend fiir das Stabilitdtsverhal-
ten der Bremse ist. Diese Rotation von Bremsscheibe sowie Radlager und Rad wird durch
ein bewegtes korperfestes Koordinatensystem, sogenannte Fuler-Koordinaten, abgebildet. In
diesem Abschnitt werden die Einfliisse von zusétzlichen gyroskopischen Termen im Differen-

tialgleichungssystem untersucht, die durch die Rotation der Bremsscheibe entstehen.

3.5.1 Kinematik

Die Basisvektoren e; = (é) , €y = (g) und ez = <§) bilden ein raumfestes kartesisches Ko-

ordinatensystem. Die Bremsscheibe rotiert mit der Drehgeschwindigkeit w um die es-Achse.

Das zugehorige korperfeste Koordinatensystem wird von den normierten Basisvektoren

ey = cos (2t) ey + sin () es,
€y = €9,

€3 = — sin (Qt) e; + cos (Qt) €3 (343)

aufgespannt. Die Urspriinge beider Koordinatensysteme sind identisch, siehe Abbildung
3.20.

Sei r der Ortsvektor eines Punktes P auf der rotierenden Bremsscheibe. Es gilt » = x;e;.

Zur Berechnung der Geschwindigkeit und der Beschleunigung des Punktes P werden die
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entsprechenden Ableitungen der Basisvektoren e;; benétigt, die aufgrund der Rotation nicht

verschwinden.
ey = cos () e; +sin (Qt) es e = Qey ey = —0%ey
€y = €9 ég/ =0 ég/ =0
ey = —sin (Qt) ey + cos (Qt) e3 ey = —Qey éy = —Q’ey (3.44)

Damit folgt fiir die Geschwindigkeit v und die Beschleunigung a von P:

v=7T= i‘z‘ez‘/ + xlel/ = (ZL‘l — QfL’g) ey + i‘geg/ + (173 + QfL’l) €y

a=7= i’l-el-/ -+ 2.1’161/ —+ xlezx = (.1’1 — 291’3 — QQ.Tl) ey + .f'li'2€2/ (33'3 —+ 291‘1 — QQZC3> €3/

(3.45)
Nach dem Newton’schen Gesetz gilt f = ma. Es folgt:
f1 &1 cos () — &3 sin (Qt) —&q sin () — &3 cos () —x1 cos () + x3 sin ()
f2|=m B +2mQ 0 +mQ? 0
3 Zq sin () + &3 cos (Qt) &1 cos () — @3 sin (Qt) —x7 sin () — x5 cos (Qt)
(3.46)

Die Gleichung gilt zu jedem Zeitpunkt ¢. Also muss sie auch bei ¢t = 0 erfiillt sein, wenn
das rotierende Koordinatensystem noch nicht gegeniiber dem ruhenden System verdreht ist.
Auflerdem soll aufer der Rotation keine dufere Belastung auf das System einwirken, also
f = 0. In Matrixform ergibt sich

Mi+ (D+G)az+ (K+N+iS)z=0 (3.47)
mit
m 0 0 0 0 —20m —Pm 0 0
M=|0 m 0 G = 0 0 0 K = 0 0 0
0 0 m 20m 0 0 0 0 —0%m
D=0 N=0 S=0 (3.48)

Die Eintrage in der Massenmatrix M bleiben gleich wie in einem raumfesten Koordinaten-
system, es kommen jedoch noch schiefsymmetrische Anteile in der gyroskopischen Matrix
G hinzu. Diese ergeben die Corioliskrifte. Aufserdem entstehen zusétzliche negative Ein-
trage in der Steifigkeitsmatrix IN, die zugehorig zur Zentrifugalkraft entgegengesetzt zur

Fiihrungsbeschleunigung wirken.
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Abbildung 3.21: Finite Elemente Modell (links) und Out-of-Plane Schwingform OP-3ND (rechts), siehe
Anhang C zur Klassifizierung der Scheibenmoden

Im Folgenden werden die Einfliisse der Corioliskrifte, d.h. der gyroskopischen Matrix, auf
die Eigenfrequenzen einer Bremsscheibe und das Stabilitdtsverhalten des Bremssystems un-

tersucht.

3.5.2 Eigenfrequenzen von Bremsscheiben

Bei Berechnung einer Fahrzeug-Bremsscheibe lasst sich aufgrund der aufgebrachten Rotation
ein Einfluss der Corioliskrifte auf die Eigenfrequenzen beobachten. Dabei werden insbeson-
dere Doppelmoden, d.h. doppelt auftretende Eigenfrequenzen, beeinflusst, siehe Anhang C
fiir eine ndhere Beschreibung von Doppelmoden. In Tabelle 3.2 sind die Eigenfrequenzen der
unterschiedlichen Scheibenmoden bei verschiedenen Rotationsgeschwindigkeiten aufgelistet.
Insbesondere werden die Doppelmoden bei 621 Hz, 1363 Hz, 1383 Hz und 2101 Hz beeinflusst.
Die Frequenzen der Schwingformen bei 1074 Hz und 2144 Hz &ndern sich nur in viel geringe-

rem Mafe.

Bei nicht rotierender Bremsscheibe bilden die rein reellen Eigenvektoren Schwingformen als
stehende Wellen aus. Punkte mit maximaler Auslenkung bleiben orts- und materialfest. Alle

Punkte der Bremsscheibe schwingen in Phase.

Unter Berticksichtigung der Scheibenrotation werden die Eigenvektoren komplexwertig und
bei Doppelmoden bilden sich zwei entgegengesetzt zueinander laufende Wellen aus. Die ho-

herfrequenter schwingende Welle lduft in, die niederfrequenter schwingende Welle entgegen
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Fahrzeuggeschwindigkeit Okm/h 1km/h 10km/h | 100km/h | 250 km/h
OP-2ND 620.9Hz | 620.7Hz | 618.5Hz | 596.4Hz | 561.1Hz
621.0Hz | 621.2Hz | 623.5Hz | 646.3Hz | 685.9Hz
, OP-0 1074.5Hz | 1074.5Hz | 1074.5Hz | 1074.6Hz | 1075.3Hz
Scheibenmode
OP-1ND 1363.6Hz | 1363.6Hz | 1362.9Hz | 1352.9Hz | 1336.7 Hz
und 1364.7Hz | 1364.7Hz | 1365.4Hz | 1375.8Hz | 1393.8 Hz
OP-3ND 1383.3Hz | 1382.9Hz | 1379.6 Hz | 1346.5Hz | 1292.7 Hz
. 1383.3Hz | 1383.6Hz | 1387.0Hz | 1420.8Hz | 1478.4Hz
Eigenfrequenz
IPR-2ND 2101.3Hz | 2101.3Hz | 2100.0Hz | 2084.7Hz | 2059.3 Hz
2102.1Hz | 2102.2Hz | 2103.5Hz | 2118.9Hz | 2146.4Hz
Topfmode | 2144.5Hz | 2144.5Hz | 2144.5Hz | 21446 Hz | 2143.2Hz

Tabelle 3.2: Eigenfrequenzen einer rotierenden Bremsscheibe unter Berlicksichtigung von Coriolis- und
Zentrifugalkraften

der Rotationsrichtung €). Insbesondere die Frequenzen von Eigenformen mit relevantem ra-
dialen oder tangentialen Anteil werden iiber die Corioliskrifte beeinflusst. In Abbildung
3.22 sind die Eigenfrequenzen der OP-0, OP-1ND und OP-3ND Schwingformen aufgezeich-
net. Es ist ein linearer Abfall bzw. Anstieg der Eigenfrequenzen gegeniiber der Rotations-
geschwindigkeit erkennbar, sodass sich bei hoheren Geschwindigkeiten auch die Reihenfolge
der Eigenmoden dndert. Der Einfluss der Zentrifugalbeschleunigung, der quadratisch zur Ro-

tationsgeschwindigkeit zunimmt, ist bei diesen Geschwindigkeiten noch nicht erkennbar.

Wegen der vergleichsweise geringen Rotationsgeschwindigkeiten beim Bremsenquietschen,
haufig unter 10 km /h, bleiben die in diesem Abschnitt dargestellten Effekte jedoch gegeniiber

Material- und Geometrietoleranzen von untergeordneter Bedeutung.

Anderungen der Stabilititseigenschaften erfolgen an diesem M-G-K-System nicht, siehe Fol-
gerung 2.15.

3.5.3 Stabilitatsverhalten

In den Arbeiten von Hetzler [2008] und Hetzler [2009] wurden die Stabilitétseigenschaf-
ten von Scheibenbremsen unter Beriicksichtigung von Corioliskraften an einem Modell mit
Bremsscheibe und Belégen untersucht. Der Stabilitatsbereich des Bremssystems wird durch
die Berticksichtigung von gyroskopischen Kréaften verkleinert, d.h. das System zeigt Insta-

bilitdten schon bei geringeren Reibwerten pu. Je hoher die Drehgeschwindigkeit ist, desto
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Abbildung 3.22: Anderung der Eigenfrequenzen einer rotierenden Bremsscheibe gegeniiber der Fahr-
zeuggeschwindigkeit bei Berlicksichtigung von Coriolis- und Zentrifugalkraften

grofer sind die Unterschiede zwischen den Systemen mit und ohne Beriicksichtigung von

gyroskopischen Kréften.

Buck [2008| zeigt an einem Minimalmodell, dass die Beriicksichtigung von Corioliskraften
nur einen sehr geringen Einfluss auf das Stabilitétsverhalten hat, wenn Instabilitdten durch
das geschwindigkeitsabhéngige Reibgesetz angeregt werden. Dabei wurden insbesondere IPT
und IPTS Moden der Bremsscheibe untersucht.

3.6 Materialdampfung

Bei Belastung einer Materialprobe mit einer Kraft F' und darauffolgender Entlastung wird
die Kurve in einem Kraft-Weg-Diagramm im Allgemeinen Unterschiede zwischen Belastung

und Entlastung aufzeigen.

In Abbildung 3.23 ist die Verschiebungs-Druck-Kurve eines Bremsbelags wéahrend einer
Kompressibilitdtsmessung aufgezeichnet. Die Verschiebung u gibt die axiale Verformung des

Belags bei einem Kolbendruck p wieder. Der Druck p ist proportional zur Kraft F'. Die beiden
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Abbildung 3.23: Hysteresekurve eines Bremsbelags bei Belastung (oben) und anschlieBender Entlas-
tung (unten), Messung durchgefiihrt bei der BMW Group nach EKB 1003 [2006]

Spriinge am Anfang und Ende der Kurve ergeben sich aus einer Wartezeit und den damit

verbundenen Kriecheffekten.

Die Differenz zwischen den beiden Kurven wird als Materialhysterese bezeichnet. Ein Teil
der fiir die Verformung aufgewendeten Energie wird durch innere Reibungs- und Plastifizie-
rungsprozesse in Warme umgewandelt. Durch die Energiedissipation entsteht ein dampfen-
der Effekt im mechanischen System. Die Materialdampfung ist im Allgemeinen nicht linear
bzgl. der Belastung F. Um sie in einer linearen Stabilitdtsanalyse beriicksichtigen zu koén-
nen, muss ein approximierendes lineares Materialmodell gefunden werden. Die Modellierung
der Materialdampfung ist damit weniger mechanisch-phdnomenologisch, sondern vielmehr

mathematisch begriindet.
Im Folgenden werden zwei Ansétze zur Modellierung von Materialddmpfung beschrieben:

Die Rayleigh-Démpfung geht von der sogenannten Bequemlichkeitshypothese aus. Ein M-
K-System, siehe Kapitel 2.3, kann nach Satz 2.8 immer unter orthogonaler Transformati-
on diagonalisiert und damit entkoppelt werden. Fiir ein M-D-K-System, das geschwindig-
keitsproportionale, viskose Ddmpfung beriicksichtigt, gilt dies im Allgemeinen nicht mehr.
Im Spezialfall D = aM + K bleibt die Diagonalisierbarkeit des Systems erhalten. Die bei-
den Proportionalitatsfaktoren o und § koénnen nun so gewéhlt werden, dass die modellierte

viskose Dampfung mdoglichst genau der beobachteten Materialhysterese entspricht.

Um die Diagonalisierbarkeit nach der Bequemlichkeitshypothese zu erhalten, miissen bei
Systemen, die unterschiedliche Materialien enthalten, die beiden Faktoren o und [ jeweils
systemweit gleich gewahlt werden. Die im Finite Elemente Programm Abaqus materialabhén-
gig verfiigbaren Parameter o und 8 ermoglichen eine allgemeinere Definition von Dampfung,

die jedoch nicht auf ein diagonalisierbares System fiithren muss, Dassault Systémes [2012].
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Eine weitere Moglichkeit zu Modellierung von Materialddmpfung beruht auf der Annahme
eines komplexen Elastizitatsmoduls £ = Ey (1 +ivy) € C. Der Realteil Ey bezeichnet den
Speichermodul, der Imaginérteil Eyy den Verlustmodul. Dies fiihrt bei Finite Elemente Be-
rechnungen auf eine komplexe Steifigkeitsmatrix K + ¢S. Der Imaginarteil S wird oft auch

als Strukturdampfungsmatrix bezeichnet, das Gleichungssystem als M-K-S-System.

Durch die messtechnische Bestimmung von modalen Dampfungen kann auf die drei Damp-
fungsfaktoren geschlossen werden. Dabei entspricht v einem konstanten Dampfungsverhalten

iiber die Frequenz, a einem abfallenden und S einem ansteigenden Verhalten.

Flint [2002] und Buck [2008] zeigten, dass eine Modellierung durch Strukturddmpfung das
Materialverhalten des Reibmaterials und des Dampfungsblechs von Bremsbeldgen am Besten
wiedergibt. Fiir diese Materialien werden in Kapitel 5 verschiedene Messverfahren vorgestellt,

die unter anderem auch die Dampfungen erfassen kénnen.

Neben der Materialdampfung von Festkorpern, kann iiber die Viskositdt der Bremsfliissigkeit
ebenfalls ein der Materialdimpfung entsprechendes Verhalten beschrieben werden. Am Uber-
gang zwischen Bremssattel und Bremsfliissigkeit ist dann iiber die Fluid-Struktur-Interaktion

das mechanische Verhalten zu modellieren.

3.7 Dampfung an den Systemgrenzen

Durch die im Systemmodell existierenden Systemgrenzen konnen weitere dampfende Effekte
eingebracht werden. Dabei handelt es sich nicht um einen neuen Dampfungsmechanismus,
sondern um die aufgrund der gewédhlten Modellgrenzen vernachléssigten Anteile beispiels-

weise der Material- oder Fiigestellendampfung.

Wenn die Dampfungsanteile und der damit verursachte Energieabfluss nicht als vernachlas-
sighar klein angenommen werden konnen, bestehen zwei Moglichkeiten, diese zu berticksich-

tigen:

Einerseits kann das Systemmodell erweitert werden. Die im erweiterten Modell nun vorhan-
dene Modellierung der Dampfungsmechanismen verringert den Anteil der Dampfung an den

Systemgrenzen.

Alternativ kann an geeigneten Koppelstellen die Impedanz der Anschlusskonstruktion be-

stimmt werden. Der Realteil gibt dabei die Dampfung wieder, die nun durch eine Ersatz-
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modellierung abgebildet werden kann. Dies wird in Kapitel 7.2 an der Systemgrenze zu den

Lenkern der Fahrzeugachse erlautert.

3.8 Abstrahldampfung

Das Bremssystem wurde in der bisherigen Arbeit nur als Strukturmodell betrachtet. Die
Interaktion zwischen der Struktur und der umgebenden Luft wird dabei vernachléssigt. Die
Zuléssigkeit dieser Annahme kann durch eine iiberschlagsméafige Energiebetrachtung nach-

gewiesen werden.

Bei Gerduscherprobungen am Bremsenpriifstand der BMW Group, einem Raum mit weit-
gehend nicht-reflektierenden Wéanden, werden Schallpegel bis zu 110 dB(A) gemessen. Das
Mikrofon ist dabei in einem Abstand von ca. 50 cm von der Bremsscheibe angebracht. Je
nach Schwingform der Bremse beim Bremsenquietschen unterscheiden sich die Hauptab-
strahlrichtungen und die Reflektionen an den Installationen im Priifstandsraum. Die an die
Umgebung in Form von Schall abgegebene Leistung ist jedoch mit maximal 1.5 W so gering,

dass sie keinen relevanten Dampfungsbeitrag leistet.

Buck [2008] kommt durch Abschétzung der Oberflichenschnelle bei einem idealen Strahler
ebenfalls zu dem Ergebnis, dass die Schallabstrahlung keine nennenswerte Dampfung des

Systems bewirkt.
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4 Finite Elemente Analyse

Das Ziel der Bremsgerauschsimulation ist es, das gegebenenfalls auftretende Bremsenquiet-
schen vorherzusagen. In Kapitel 2 wird gezeigt, inwieweit dies mit dem Stabilitatsverlust des
Bremssystems zusammenhéngt, in Kapitel 3 werden die dazugehorigen Mechanismen erlau-
tert. Flint [2002] zeigte, dass die Vorhersage mit einem auf das Bremssystem abgestimmten
Modell auf Grundlage eines Bernoulli-Balkens, wie auch in Kapitel 3.3 beschrieben, mog-
lich ist. Daneben existieren Ansétze die Bremsscheibe als Kirchhoff-Platte oder als elastisch

gelagerte, starre Scheibe abzubilden, siehe beispielsweise Hochlenert [2006].

Andererseits sollen mit Hilfe der Simulation zumindest auch die bekannten versuchsseitigen
Abhilfemafnahmen abgebildet werden kénnen. Diese umfassen unter anderem Geometrieén-
derungen, Zusatzmassen und Beeinflussungen des Reibwertverhaltens zwischen Einzelbau-
teilen, was sowohl mit diskreten Feder-Masse Modellen, als auch mit dem vereinfachten

Balkenmodell in Kapitel 3.3 nur unzureichend abzubilden ist.

Mit der Finite Elemente Methode steht ein Werkzeug zur Verfiigung, das die Geometrien
der Bauteile hinreichend genau abbilden kann. Die Grundlagen zum Modellaufbau werden

in Kapitel 4.1 vorgestellt.

Allerdings sind die dabei entstehenden Systemmatrizen so groft, dass eine genauere Betrach-
tung der zur Losung eingesetzten Algorithmen notwendig ist. Dies wird in Kapitel 4.3 ndher

erlautert.

Um einige nichtlineare Effekte, wie das Offnen und Schlieken von Kontakten oder belas-
tungsabhéingige Steifigkeiten zumindest teilweise abbilden zu kénnen, wird eine zusétzliche
quasistatische Berechnung vor der eigentlichen Stabilitdtsanalyse durchgefiihrt. Die Vorteile

und Grenzen dieses Ansatzes werden in Abschnitt 4.2 analysiert.
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Abbildung 4.1: Finite Elemente Modell eines Bremssystems mit Teilen der Fahrzeugachse, Ansicht von
auBen (links), Ansicht von innen (rechts)

4.1 Modellaufbau

Abbildung 4.1 zeigt das Finite Elemente Modell einer Vorderachsbremse mit Bremssattel,
Bremsscheibe und einem Teil der Achse. Die Detailansicht des Bremssattels mit den Brems-

beldgen ist in Abbildung 4.2 zu erkennen.

Der minimale Modellumfang zur Simulation von Bremsenquietschen umfasst die Brems-
scheibe und die Bremsbeldge, da am Kontakt zwischen diesen beiden Bauteilen die Energie
eingebracht wird, die eine gegebenenfalls vorhandene Systeminstabilitdat anfacht. Da zwi-
schen den Bremsbeldgen und dem Kolben bzw. der Bremsfaust eine flichige Verbindung
besteht, siehe auch Abbildung 4.3, konnen die Schwingformen der Bremsbeldge nur unter

Beriicksichtigung dieser beiden Bauteile korrekt dargestellt werden.

Die weiteren Bauteile des Bremssattels dienen der elastischen Lagerung der Bremsbelége.
Die Kontaktflichen sind so klein, dass sie im relevanten Frequenzbereich als punktférmig
vereinfacht werden kénnen. Damit steht neben der kontinuierlichen Modellierung auch die
Moglichkeit einer Ersatzmodellierung auf Grundlage von dynamischen Steifigkeiten bzw.
Impedanzen offen. Die Verbindung zwischen Bremsscheibe und Radlager ist groftflichiger,

sodass hier zumindest noch das Radlager geometrisch exakt modelliert wird.
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Abbildung 4.2: Finite Elemente Modell des Bremssattels einer Faustsattelbremse mit und ohne Brems-
faust (links bzw. rechts)

Weitere Komponenten umfassen das Rad mit Reifen sowie die Fahrzeugachse mit Federung.
Eine genauere Analyse dariiber, welche Bauteile in welchem Frequenzbereich berticksichtigt
werden sollten und wie die entsprechenden Randbedingungen modelliert werden konnen,

erfolgt in Kapitel 7.

Die Netzfeinheit des Finite Elemente Modells ist so zu wéahlen, dass die Schwingformen der
Bremse im horbaren Bereich bis 16 kHz hinreichend genau abgebildet werden. Das entschei-
dende Kriterium ist dabei der Anregemechanismus der Modenkopplung, der zentral vom
Frequenzabstand benachbarter Moden abhédngt. Somit miissen die Eigenfrequenzabstinde
aller Moden zueinander korrekt dargestellt werden. Aus dem Vergleich von Messungen der
frei-frei Eigenfrequenzen der Einzelkomponenten mit den entsprechenden berechneten Wer-
ten kann eine Abschitzung tiber die erforderliche Netzfeinheit fiir die Stabilitdtsanalyse ge-

troffen werden.

Im Bereich des Kontakts zwischen Bremsbelag und Scheibe ist dariiber hinaus eine hohe
Diskretisierung notig, um die geschlossene Kontaktfliche und den Kontaktdruck genau ap-

proximieren zu kénnen.

Eine generelle Aussage iiber die Ansatzordnung der zu verwendenden Elemente kann an die-
ser Stelle nicht getroffen werden. Grundsétzlich ist bei Verwendung von isoparametrischen
Elementen bei gleicher Abbildungsgiite die Zahl der Freiheitsgrade und damit die Dimen-
sion der Systemmatrizen kleiner. Demgegeniiber steht der erhohte Aufwand bei der nicht
automatisierten Vernetzung mit Hexaederelementen. Eine Ubersicht iiber weitere Aspekte

der Finite Elemente Methode ist beispielsweise bei Braess [2003] zu finden.
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4.2 Nichtlineare statische Berechnung

Um moglichst realitdtsnahe Ergebnisse der Finite Elemente Simulation zu erhalten, wird ein
sogenannter Betriebspunkt angefahren. Dies geschieht durch das quasistatische Aufbringen
des Bremsdrucks und die Definition der Scheibenrotation, siche Bajer u.a. [2003]. Ziel ist
dabei, den Betriebszustand der Bremse im Fahrzeug wihrend des Bremsenquietschens so
genau wie moglich abzubilden. Die Kontakte im Modell miissen den gleichen Zustand wie
im Fahrzeug oder am Priifstand besitzen, d.h. offen oder geschlossen, gleitend oder hatf-
tend. Bei grofflachigen Kontakten, wie zwischen Bremsscheibe und Bremsbelag, muss die
Kontaktdruckverteilung und die Grofse der geschlossenen Kontaktflache korrekt abgebildet
werden. Die im Fahrzeig auftretenden Belastungen, wie der axiale Bremsdruck, die tangentia-
le Bremskraft, die Schwerkraft, die Radaufstandskraft oder bestehende Federkrafte, miissen
in der Simulation ebenfalls beriicksichtigt werden. Dabei ist zu beachten, dass die Lastpfade

korrekt dargestellt werden.

Bei Bremssattelkonzepten mit wenigen Bauteilen und wenigen Kontakten, z.B. Festsattel-
bremsen, ist das Schwingverhalten im gebremsten, wie im ungebremsten Zustand anndhernd
gleich. Hier kann eine vereinfachte Simulation ohne vorhergehende statische Berechnung

durchgefiihrt werden, womit eine signifikante Verringerung der Rechenzeit ermoglicht wird.

Tabelle 4.1 stellt die einzelnen Berechnungsschritte in ihrer Abfolge zusammen:

| Bezeichnung | Typ | Bemerkung |
Aufbringen des Bremsdrucks statisch, nichtlinear | -
Rotation der Bremsscheibe statisch, nichtlinear | Anpassen der Kontaktgleichungen
Optional: Kurvenfahrt statisch, nichtlinear | -
Optional: BelagverschleiB3 statisch, nichtlinear | -

Optional: Temperaturverteilung | statisch, nichtlinear | -
Linearisierung - -
Reelle Eigenwertberechnung dynamisch, linear | M-K-System

Projektion der Systemmatrizen | - M-D-G-K-N-S-System

Komplexe Eigenwertberechnung | dynamisch, linear | projiziertes M-D-G-K-N-S-System

Tabelle 4.1: Schematischer Ablauf der Berechnung zur Simulation von Bremsenquietschen

4.2.1 Rotation der Bremsscheibe

Die Rotation der Bremsscheibe und der daran angebundenen Bauteile, wie z.B. des Radla-

gers, des Rades und der Abtriebswelle, kann iiber verschiedene Ansétze abgebildet werden.
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Die Drehgeschwindigkeit wird als konstant angenommen. Dies entspricht versuchsseitig einer

Schleppbremsung.

Eine explizite Rotation der Bauteile und des, mit den Bauteilen fest verbundenen, Finite
Elemente Netzes in der materiellen Darstellung, auch Lagrange-Darstellung genannt, fithrt

zu einer Berechnung im Zeitbereich, die in dieser Arbeit nicht weiter untersucht wird.

Durch die Verwendung der Euler-Darstellung, auch rdumliche Darstellung genannt, bei der
das Material im stehenden Finite Elemente Netz rotiert wird, kénnen die entsprechenden
Kontaktkrafte abgebildet werden, ohne dass die Knoten des Netzes verschoben werden miis-
sen. Dabei wirken zusétzliche Zentrifugal- und Corioliskrifte auf die rotierenden Bauteile.
Die zu rotierenden Bauteile sind jedoch nicht exakt rotationssymmetrisch. Insbesondere bei
beliifteten Bremsscheiben fiihrt dies aufgrund der Rippen zu Einschrénkungen in der Sta-
bilitdtsanalyse. In kommerziellen Finite Elemente Programmen werden Euler-Darstellungen

teilweise nur fiir rotationssymmetrische oder rotationszyklische Geometrien unterstiitzt.

Eine weitere Moglichkeit zur Abbildung der Scheibenrotation besteht in der alleinigen An-
passung der Kontaktgleichungen. Dabei werden die tangentialen Kontaktgleichungen eines
haftenden oder gleitenden Kontakts angepasst, sodass ein gleitender Kontakt mit konstanter

Fithrungsgeschwindigkeit modelliert wird, siehe Kapitel 6.3.

Bei dieser Darstellung konnen Zentrifugal- und Corioliskréfte nur als zusatzliche dufsere Kréaf-
te aufgebracht werden. Dabei entstehen geschwindigkeits- und verschiebungsproportionale
Terme, die Eintrage in der gyroskopischen Matrix G und in der Steifigkeitsmatrix K her-
vorrufen. Fiir die in dieser Arbeit untersuchten Bremssysteme wird die Scheibenrotation nur

durch die Anpassung der Kontaktgleichungen abgebildet.

4.2.2 Schraglage

Bei Faustsattelbremsen (Schwimmsattelbremsen) werden die axialen und tangentialen Kréfte
iiber zwei verschiedene Bauteile aufgenommen. Axiale Kréfte, die vom Bremsdruck verur-
sacht werden, werden iiber die Bremsfaust abgetragen, siche Abbildung 4.2. Die Bremsfaust
ist elastisch gelagert und kann deshalb keine tangentialen Kréfte aufnehmen. Diese werden
ausschliefslich iiber den Bremshalter aufgenommen. Da dieser deformierbar ist, tritt eine Ver-
schiebung der Bremsbeldge und der Bremsfaust gegeniiber der Bremsscheibe auf, sieche auch
Abbildung 4.3. Der dufsere Bremsbelag ist konstruktionsbedingt weicher gelagert als der in-
nere Belag. Somit tritt aukerdem ein Verkippen der Bremsbeldge zusammen mit Kolben und

Bremsfaust auf. Dieses Verkippen des Bremssattels wird als Schréiglage bezeichnet.
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Abbildung 4.3: Darstellung des Prinzips der Schréglage einer Faustsattelbremse mit dem durch die elas-
tische Lagerung definierten Drehpunkt

Dadurch entsteht im Allgemeinen ein Kontaktdruckmaximum am inneren Belag einlaufseitig
und héufig auch am auferen Belag auslaufseitig, wie es in Abbildung 4.4 in den rechten Bil-
dern dunkel markiert ist. Der qualitative Unterschied zwischen dem inneren Belag mit nur
einer Belastungskante und dem &ufseren Belag, der ein- und auslaufseitig eine Kontaktdruck-
spitze besitzt, entsteht durch die unterschiedliche Abstiitzung im Bremssattel. Der innere
Belag wird nur mittig vom Kolben an die Bremsscheibe gedriickt, der dufere jedoch an bei-
den Seiten durch die beiden Faustfinger. Der hier abgebildete Belag hat abgeschriagte Kanten
(engl. chamfer) um das Schwingverhalten anzupassen und eine definiert gerade Kontaktflache

zu erhalten. Dadurch entspricht die Kontaktfliche nicht der gesamten Belagfléche.

Entscheidend fiir die Bremsgerauschsimulation ist jedoch weniger die Kontaktdruckvertei-
lung, sondern die geschlossene Kontaktflache, welche in Abbildung 4.4 auf der linken Seite
schwarz eingeférbt ist. In Kapitel 3.3 in Gleichung (3.25) des Minimalmodells und in Ka-
pitel 6.3 in Gleichung (6.22) der Variationsformulierung der Kontaktmechanik wird gezeigt,
dass der Wert des Kontaktdrucks o keinen Einfluss auf die Modenkopplung, den Haupter-
regungsmechanismus des Bremsenquietschens hat. Die Eigenfrequenzen des Gesamtsystems
héngen jedoch stark davon ab, ob die Kontakte zwischen den Bauteilen geschlossen sind
oder nicht bzw. bei grofsflichigen Kontakten, welche der Form die geschlossene Kontaktfla-
che besitzt. Es ist erkennbar, dass in Abbildung 4.4 die Beldge hauptséchlich radial aufen
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Abbildung 4.4: Geschlossene Kontaktflache in schwarz (links) und Kontaktdruckverteilung (rechts) von
innerem (oben) und &uBerem Bremsbelag (unten)

gegen die Bremsscheibe gedriickt werden und dass der innere Belag auslaufseitig von der
Bremsscheibe absteht.

Ein wichtiges Ziel in der Gerduschbearbeitung ist damit die Sicherstellung eines vollflachi-
gen Schliefsens der Kontaktflache in allen kundenrelevanten Betriebssituationen, also einer
gleichbleibenden Schriglage. Neben funktionalen Aspekten, wie der Vermeidung von Schrag-
verschleifs, hilft dies, die Zahl der im Kundenbetrieb auftretenden Betriebspunkte zu minimie-
ren. Dadurch kann die Zahl der zu untersuchenden Varianten bei der Gerduschbearbeitung

reduziert werden.

4.2.3 Kurvenfahrt

Eine wichtige kundenrelevante Situation stellt das Einparken bzw. Rangieren dar. Hier be-
stehen aufgrund der niedrigen Geschwindigkeit keine lauten Nebengerdusche und die Bremse
wird nicht im Geradeauslauf, sondern im eingeschlagenen Zustand der Lenkung betétigt. Ei-
nige Bremsen an der Vorderachse, die im ungelenkten Zustand ruhig sind, konnen im gelenk-

ten Zustand quietschen. Falke [2010] zeigte durch Messungen am Fahrzeug, dass sich durch
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Abbildung 4.5: Geschlossene Kontaktflache in schwarz von innerem (oben) und auBerem Bremsbelag
(unten) in einer Links- (links) bzw. Rechtskurve (rechts) am linken Bremssattel

das eingeschlagene Rad und die dadurch hervorgerufenen Kréfte die Bremsscheibe gegen-
iiber dem Bremssattel verkippt. Die Drehachse der Verkippung ist die Fahrzeuglangsachse,
im Gegensatz zur Lenkbewegung, die um die Hochachse erfolgt. Da der Bremssattel vor bzw.
hinter der Vorderachse angebracht ist, bewirkt das Einlenken somit eine Anderung der oben

dargestellten Schriglage.

Ein manuelles Verkippen der Bremsscheibe am Bremsengerduschpriifstand durch Aufbrin-
gen eines zusétzlichen Kippmoments bewirkt ebenfalls eine Schréiglagendnderung. Auch das
Bremsenquietschen am Priifstand ist in diesem Fall mit dem Fahrzeug beim Einparken ver-
gleichbar, wie Falke [2010] gezeigt hat.

Durch Messung des Kippwinkels und des Kippmoments am Bremsengerduschpriifstand ergibt
sich die Mdglichkeit, die Schriaglage auch im Simulationsmodell zu beeinflussen und dadurch
eine Kurvenfahrt simulativ zu bewerten. Abbildung 4.5 zeigt anhand der so gewonnenen
Simulationsergebnisse, dass bei dieser Bremse eine Linkskurve die Bremsbeldge vollflachiger
anliegen lasst, wohingegen eine Rechtskurve zu einer Verstarkung der Schréglage fiihrt. Der

kolbenseitige Belag steht nun auslaufseitig nicht mehr in Kontakt zur Bremsscheibe.
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4.2.4 BelagverschleiB

Durch die Reibung zwischen Bremsscheibe und Bremsbelag verschleiftt der Bremsbelag und,
in deutlich geringerem Mafie, auch die Bremsscheibe. Die Modellierung des Bremsbelags in
der Ausgangsgeometrie mit ebener Oberfliche kann damit nur eine Idealisierung des realen

Zustands wahrend einer Bremsung sein.

Die in Abbildung 4.4 und 4.5 mit idealer Belag- und Scheibengeometrie simulierten Kontakt-
flachen konnen nicht der Realitédt entsprechen, da sonst ein Teil des Belags nicht in Kontakt

treten und damit nicht verschleiffen wirde.

Bajer u.a. [2004] schlagen vor, den Verschleifiprozess mit abzubilden, indem die Knoten des
Finite Elemente Netzes des Bremsbelags verschoben werden. Fiir die Umgebung jedes Kno-
tens auf der Oberfliche des Bremsbelags wird im Betriebspunkt bei aufgebrachtem Brems-
druck und Scheibenrotation der Kontaktdruck o und die Gleitgeschwindigkeit v,..; ermittelt.
Daraufthin wird der Knoten um einen Wert proportional zu o v,, normal zur Bremsschei-
benoberflache verschoben, sodass der Kontakt wieder gedfinet ist. Die Gleichgewichtslage mit
neuer Kontaktdruckverteilung ¢ kann nun erneut berechnet werden. Dieser Prozess wird ite-
rativ wiederholt, bis sich eine realistischere Kontaktdruckverteilung einstellt und der gesamte

Kontakt geschlossen ist.

Die Rechenzeit fiir dieses iterative Verfahren ist aufgrund schlechter Konvergenz bei direkter
Beeinflussung von Knoten im Kontakt hoch. Das bei nichtlinearen Berechnungen verwende-
te Newton Schema konvergiert wegen der Steifigkeitsénderung beim erneuten Schliefsen des
Kontakts nur langsam und nur bei kleinen Verschiebungen von einigen ym. Um ein vorge-

gebenes Verschleifimafs zu erreichen, ist somit eine hohe Zahl an Iterationen notwendig.

In Abbildung 4.6 ist die geschlossene Kontaktfliche (schwarz) und die nun fast konstante

Kontaktdruckverteilung (hellgrau) nach 100 Iterationsschritten erkennbar.

Mit der Berticksichtigung des Belagverschleifses mit dem oben dargestellten Verfahren sind
Effekte, die durch eine konstruktive Beeinflussung der Schriglage entstehen, nicht mehr
darstellbar. Auferdem fiihrt eine Abbildung der Kurvenfahrt nun zum gleichen Ergebnis wie

im Geradeauslauf.

Abu-Bakar u.a. [2005a] und Abu-Bakar u.a. [2005b| zeigten, dass die Oberfliche von neu-
en und gebrauchten Bremsbeldgen im unbelasteten Zustand zahlreiche Unebenheiten auf-
weist. FKine Beriicksichtigung dieser Unebenheiten im Finite Elemente Modell fiihrt bei einer
stillstehenden Bremse zu einer besseren Korrelation der Kontaktdruckverteilung mit Mes-

sungen. Auferdem kann damit eine gute Ubereinstimmung zwischen Bremsgerduschversuch
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Abbildung 4.6: Geschlossene Kontaktflache in schwarz (links) und Kontaktdruckverteilung (rechts) von
innerem (oben) und auBerem Bremsbelag (unten) mit Berlicksichtigung des Einlaufens

und Simulation erzielt werden. Demgegeniiber steht der erhohte Aufwand, die Oberfliche

der Bremsbeldge gesondert vermessen zu miissen.

Hier kann eine grofse Zahl von Simulationen unter geeigneter Variation der Belagoberfla-
chenstruktur in Verbindung mit einer Simulation des Verschleifiprozesses die Sensitivitat der
Bremse gegeniiber diesen Einfliissen aufzeigen. Heussaff u. a. [2012] untersuchte die Oberfla-
chenstruktur verschiedener Bremsbeldge und ermittelte daraus Kennwerte, mit denen die Be-

lagoberflache beschrieben und fiir eine Finite Elemente Simulation modelliert werden kann.

Neben dem Verschleifs im Rahmen des Einlaufens, der einen Einfluss auf die Kontaktsituation
hat und im pm-Bereich liegt, kann auch der Verschleifs im mm-Bereich abgebildet werden, der
sich nach 10000 km bis 60000 km Fahrleistung ergibt. Hier ist die Verschiebung der Eigenfre-
quenzen der Bremsbelédge entscheidend. Auferdem &dndert sich bei Beldgen mit abgeschragten
Kanten die Grofe der Kontaktflache zur Bremsscheibe. Dieser Verschleift kann durch eine ein-
fache Anderung der Belaggeometrie abgebildet werden. Thermisch oder chemisch bedingte
Alterungsprozesse im Belagmaterial bleiben dabei unberticksichtigt und miissen gegebenen-

falls gesondert {iber eine Anpassung der Materialparameter modelliert werden.
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4.2.5 Temperaturverteilung

Neben den Deformationen, die durch Vorspannung und Bremskraft verursacht werden, kon-
nen auch jene durch den Temperaturanstieg infolge der Bremsung beriicksichtigt werden.
Dabei sind insbesondere Dehnungen interessant, die durch den Temperaturgradienten V6
in Bremsbelag und Bremsscheibe entstehen. Die Bremsscheibe, d.h. der Reibring dehnt sich
radial aus und wird teilweise durch den kélteren Bremsscheibentopf zuriickgehalten, wodurch
sich auch eine axiale Verschiebung ergibt. Die Bremsbelédge sind nicht langer eben, sondern
werden leicht ballenférmig, da das Reibmaterial im Kontakt zur Scheibe starker erwarmt
wird als die Riickenplatte. Dadurch kann sich eine verdnderte Kontaktdruckverteilung ge-
geniiber der Ausgangssituation einstellen, die jedoch bei langeren Bremsungen in Folge von

Verschleifs wieder etwas eingeebnet wird.

4.3 Lineare Stabilitatsanalyse

Nachdem durch quasistatische Berechnung der Betriebspunkt des Bremssystems ermittelt
wurde, wird die eigentliche Stabilitdtsanalyse durchgefiihrt. Da die Stabilitdtsanalyse nur auf
die in Kapitel 2 definierten Systemmatrizen zuriickgreift, miissen sdmtliche Nichtlinearitaten

unberiicksichtigt bleiben.

4.3.1 Linearisierung

Nichtlineare Steifigkeiten, z.B. k = k (o, 6) konnen im Betriebspunkt ausgewertet werden,
die daraus gegebenenfalls entstehenden Effekte hoherer Ordnung werden jedoch vernach-
lassigt. Insbesondere konnen Kontakte nur noch die Zusténde gedffnet, geschlossen gleitend
oder geschlossen haftend annehmen. Ein Offnen und Schliefen in Folge von Schwingungen
ist mathematisch nicht durch eine lineare Abhéngigkeit abbildbar. Einzige Ausnahme bil-
det hierbei der Kontakt zwischen Bremsscheibe und Bremsbeldgen, in dem eine konstante
Fithrungsgeschwindigkeit definiert ist. Diese Kontaktgleichungen kénnen fiir Schwingungen
naherungsweise linearisiert werden, siehe auch Kapitel 6.4 zum Kontakt zwischen Brems-

scheibe und Bremsbelag.
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4.3.2 Reelle Eigenwertberechnung

Nach der Linearisierung im Betriebspunkt werden die modalen Eigenschaften des Brems-
systems durch die drei Matrizen M, C,f{\ mit n Freiheitsgraden vollstdndig beschrieben,
siche Kapitel 2. Aufgrund der Modellierung ist die Massenmatrix M symmetrisch positiv
definit. Die Matrix der geschwindigkeitsproportionalen Terme C' ist reell, die verschiebungs-
proportionalen Terme in K kénnen jedoch aufgrund der Strukturddmpfung auch komplexe

Eintréage enthalten, siehe Kapitel 3.6.

Um nun eine Stabilitdtsanalyse durchzufiihren, miissen die m kleinsten Eigenwerte bis zu ei-

ner, durch die menschliche Hoérschwelle vorgegebenen, Maximalfrequenz ermittelt werden.

Allgemein stellt sich folgendes Problem:

Seinm € N, m <nund M,C € R™", M symmetrisch positiv definit und K e Cvm,
Finde \; € C.; € C mit (MM +XMC+K)@;=0  (j=1,...m)  (41)

Dabei kann aus dem Eigenwert \; = iw; — ¢; die Eigenkreisfrequenz w; und die Abklingkon-

stante 9, bestimmt werden.
Da nach Dassault Systémes [2012] kein effizienter Algorithmus verfiigbar ist, der dieses Pro-
blem fiir groke n € N exakt 16st, wird zuerst ein vereinfachtes System gelost und das ur-

spriingliche System (4.1) dann darauf projiziert. Dies wird im Folgenden beschrieben.

Das System wird in die folgenden Matrizen aufgeteilt. Sei:

Q
+
Q

t) Déampfungsmatrix, symmetrisch

NN~
—
Q
|
Q
SN—"

gyroskopische Matrix, schiefsymmetrisch

Steifigkeitsmatrix, symmetrisch

=
b X
+
)

=
|
=

zirkulatorische Matrix, schiefsymmetrisch

@ZEQU
I

Il
)
£

Strukturdampfungsmatrix (4.2)

Es gilt dann C' = D + G und K = K + N +18. Diese Matrizen entsprechen den in Kapitel

2.1 definierten Matrizen gleichen Namens.
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Die m ersten reellen Eigenvektoren ¢y ; € R” (j =1,...,m) sind definiert durch:
Finde A; € C,p; € R" mit (\;M +K)@o; =0  (j=1,...,m) (4.3)

Die Eigenwerte \g; sind in diesem Fall rein imaginar und es gilt fiir die reellen Eigenfre-

quenzen wy; = Im (Ag ;).

Mit k; = —)\%7 ; ist dies ein generalisiertes, symmetrisches Eigenwertproblem erster Ordnung.
Im Falle einer lumped-mass Formulierung des Finite Elemente Programms liegt M als Dia-
gonalmatrix vor, die direkt invertiert werden kann. Dann liegt ein symmetrisches Eigenwert-
problem erster Ordnung vor. Das Eigenwertproblem (2.14) der in Kapitel 2.3 definierten
Matrix B entspricht dem Eigenwertproblem in Gleichung (4.3).

Es existieren zahlreiche effiziente Algorithmen zur Losung dieses Problems, beispielsweise
der héufig implementierte Lanczos-Algorithmus. Dieser ist bei Golub und Van Loan [1996]
ausfiihrlich beschrieben und eignet sich speziell fiir die Berechnung der gréfiten bzw. kleinsten
Eigenwerte einer diinnbesetzten Matrix, da er in diesem Fall schnell konvergiert. Es existieren
Varianten des Lanczos-Algorithmus fiir symmetrische bzw. unsymmetrische Systeme, die sich
im Rechenaufwand und der Konvergenzrate unterscheiden. Da an dieser Stelle nur die m
ersten bzw. kleinsten Eigenwerte und Eigenvektoren eines symmetrischen Systems gesucht

werden, kénnen die Vorteile des symmetrischen Lanczos-Algorithmus genutzt werden.

Der von Kaplan [2001] und Bennighof und Leoucq [2004] beschriebene Automated-Multi-
level-Substructuring (AMLS) Algorithmus ist nochmals effizienter, besitzt jedoch fiir massive
Gussbauteile mit breitbandigen Systemmatrizen eine verringerte Genauigkeit. Da bei der im
néchsten Abschnitt beschriebenen Projektion jedoch nur die Eigenvektoren ¢y ; und nicht
die Eigenfrequenzen wy ; = Re (Ao j) weiterverwendet werden, ist eine Verwendung des AMLS

Algorithmus im Allgemeinen ohne signifikante Verschlechterung der Ergebnisgiite moglich.

4.3.3 Projektion der Systemmatrizen

Da die zirkulatorischen Terme IN und die Dampfungsterme G, D,iS bei der reellen Ei-
genwertanalyse nicht berticksichtigt wurden, ist das reelle System immer grenzstabil, d.h.
es ist hier keine Aussage iiber die Systemstabilitit moglich. Das Stabilitdtsverhalten des

entsprechenden M-K-Systems ist in Kapitel 2.3 beschrieben.

Nun kann das urspriingliche System (4.1) auf die m, nach Satz 2.8 paarweise orthogonalen,

Eigenvektoren ¢; € R (j=1,...,m) des reellen Systems (4.3) projiziert werden. Zur
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Ubersichtlichkeit wird zuerst die orthogonale Matrix ®, definiert.

(I)() = (90071, cey QO()?m) - R™™
M* = &t M &, € R™™
C* = 8, C &, € R™™

—

K*:=® K&, cCmm (4.4)

Dieses Gleichungssystem wird als projiziertes oder reduziertes System bezeichnet. Die Ei-
genvektoren ¢; € C™ (j=1,...,m) des reduzierten Systems sind iiber das folgende Dif-

ferentialgleichungssystem definiert:
Finde ' € C, b; € C™ mit (A;f?M* +FANCT k\) $;=0  (j=1,...m) (45)

Ublicherweise ist m < n. Dann kann dieses Problem effizient gelost werden. Hierfiir wird
das Eigenwertproblem zweiter Ordnung auf ein spezielles Eigenwertproblem erster Ordnung

der Dimension 2m fiir die Matrix A* gebracht.

) 0 I

Nach Berechnung der Eigenvektoren 1; € R™ des reduzierten Systems kénnen die urspriing-

lichen Eigenvektoren ¢; durch Riickprojektion approximiert werden:

;= Poy; = @; (J=1,....m) (4.7)

Somit wird statt dem urspriinglichen Eigenwertproblem (4.1) zuerst das reelle Eigenwert-
problem (4.3) und danach das reduzierte Eigenwertproblem (4.5) gelost. Der folgende Satz

ist Grundlage dafiir, dass dieses Vorgehen zu brauchbaren Ergebnissen fiihrt.

Satz 4.1 (Projektion):

Im oben definierten Fall gilt fir m = n:

A=A P; = p; (4.8)

Beweis: Die beiden Aussagen gelten aufgrund der paarweisen Orthogonalitdt der Eigenvektoren ¢ ;
und der daraus folgenden linearen Unabhéngigkeit. Damit ist die Menge ¢o; (7 = 1,...,n) eine

Basis des R". Die Projektion ist ein reiner Basiswechsel und éndert die Eigenwerte A; nicht.
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Dimension | hochste berechnete || Zahl der Moden | Zahl der instabilen Moden
m Eigenfrequenz < 16 kHz < 16 kHz
15 1kHz 15 0
64 5kHz 64 7

144 10kHz 144 16
255 16 kHz 255 24
355 20kHz 255 25
532 25kHz 255 25
777 30kHz 255 25
1280 40kHz 256 25
1974 50kHz 256 25

Tabelle 4.2: Anzahl der prognostizierten Eigenfrequenzen und Instabilitaten in Abhangigkeit von der Di-
mension m bei der Projektion

Bei geeigneter Wahl von m gilt fiir die Eigenwerte A} ~ A;. Somit gilt auch fiir die Eigen-
frequenzen w; ~ w; und Abklingkonstanten 07 =~ d;. Entsprechend kann ebenfalls fiir die
Eigenvektoren ¢} = ¢; sichergestellt werden. Im Folgenden werden einige Kriterien fiir die

Bestimmung von m analysiert.

In Tabelle 4.2 ist die Zahl der prognostizierten Instabilitdten in Abhéngigkeit der, bei der
Projektion verwendeten, Dimension m aufgetragen. Es ist zu erkennen, dass m mindes-
tens so groft gewéhlt werden muss, dass alle Eigenfrequenzen im horbaren Bereich erfasst
sind. Fiir grokere m andert sich die Zahl der prognostizierten Instabilitdten, die Gerdusche
im hérbaren Frequenzbereich verursachen kénnen, kaum. Die Frage, ob die im Modell und
den Systemmatrizen existierenden Instabilitdten prognostiziert werden oder andere, falsche
Instabilitdten, kann hier nicht abschliefsend beantwortet werden, da keine exakte Referenz-
16sung mit m = n verfiighar ist. Aufserdem ist keine Aussage iiber den Fehler im Betrag der

negativen Dampfung ¢ moglich.

Die Rechenzeit und die benétigten Speicherressourcen kénnen minimiert werden, wenn m
nicht zu grofs gewahlt wird. Die Wahl eines optimalen Werts fiir m muss fiir jedes System
unter Beriicksichtigung der zur Verfiigung stehenden Rechenleistung und der gewiinschten

Ergebnisgiite getrennt erfolgen.

Insbesondere bei vorhandenen diskreten Dampfungstermen in der Matrix D ist eine Ab-
hangigkeit der Ergebnisgiite von m zu erwarten. Da diese Eintrage der Matrix D nicht bei
der reellen Eigenwertanalyse auf Grundlage des M-K-Systems beriicksichtigt werden, ist die
vollstdndige Erfassung bei der Projektion C* = ®f C ®, nicht gewihrleistet. Somit ergibt

sich unter Umstéanden eine Abhéngigkeit der Ergebnisse der Stabilitdtsanalyse von m.
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4.3.4 Komplexe Eigenwertberechnung

Die eigentliche Stabilitdtsanalyse besteht in der Berechnung der komplexwertigen Eigenwerte

A7 und Eigenvektoren t; des reduzierten Gleichungssystems (4.5).

Fiir die Berechnung eignet sich nach Deuflhard und Bornemann [2002] der QR-Algorithmus
mit vorausgehender Konjugation auf Hessenberggestalt, da nun die Dimension m des Systems
vergleichsweise gering ist, eine vollbesetzte unsymmetrische Matrix vorliegt und meist alle m
Eigenwerte gesucht sind. Zuerst wird die Systemmatrix A* unter orthogonalen Transforma-
tionen auf Hessenberggestalt gebracht, d.h. bis auf die erste untere Nebendiagonale ist nur
die obere rechte Hélfte der Matrix besetzt. Der QR-Algorithmus formt die Matrix dann mit-
tels abwechselnder Givens-Rotationen und Householder-Transformationen auf rechte obere

Dreiecksgestalt um.
A" =QR, (4.9)

wobei @ orthogonal ist und R eine rechte obere Dreiecksmatrix ist. Aus dieser Dreiecksmatrix
kénnen dann die Eigenwerte A} abgelesen werden, siehe Golub und Van Loan [1996] fiir

weitere Details.

Die Invertierung von M* in der Definition von A* kann vermieden werden, wenn der QZ-
Algorithmus implementiert wird, der direkt das generalisierte Eigenwertproblem 16st. Details
dazu finden sich ebenfalls bei Golub und Van Loan [1996].

Die Interpretation der nun erhaltenen Berechnungsergebnisse wird in Kapitel 8 beschrie-

ben.
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5 Materialparameter

In Kapitel 4 wurde gezeigt, dass es fiir eine prognosesichere Vorhersage von Bremsenquiet-
schen von entscheidender Bedeutung ist, die Eigenfrequenzen des MK-Systems exakt bestim-
men zu konnen. Die Modenkopplung, die durch die zirkulatorischen Anteile ausgelost wird,
und die mit der Modenkopplung verbundene Selbsterregung des Systems sind sehr sensibel
bzgl. des Eigenfrequenzabstands benachbarter Moden. Deshalb miissen die Eigenfrequenzen

relativ zueinander so genau wie moglich bestimmt werden.

Die entscheidenden Parameter sind hierbei die Dichte und die Steifigkeit der verschiedenen
Materialien. Die exakte Bestimmung der Dichte ist mit geringem Aufwand durchfithrbar und
soll hier nicht ndher betrachtet werden. Demgegeniiber stellt die Bestimmung der Steifigkei-

ten bei manchen Bauteilen, wie dem Bremsbelag, eine Herausforderung dar.

Im Folgenden werden die Besonderheiten in der Modellierung fiir das Reibmaterial und das
sogenannte Dampfungsblech der Bremsbeldge erlautert sowie mehrere Messverfahren zur

Bestimmung der benétigten Materialparameter vorgestellt und miteinander verglichen.

5.1 Reibmaterial

Das Reibmaterial der Bremsbeldge ist neben der Bremsscheibe direkt an der Umwandlung
von kinetischer Energie in Warme beteiligt. Deshalb unterliegt es hohen mechanischen und
thermischen Belastungen. Es besteht aus einer Vielzahl unterschiedlicher Komponenten wie

Kautschuk, Fasern, metallischen Zusétze, Schmierstoffe, Abrasivstoffe und weitere. Diese

<«— Dampfungsblech

| | «<— Riickenplatte
[ | <—— Zwischenschicht

\ /< Reibmaterial

Abbildung 5.1: Schematischer Aufbau eines PKW-Bremsbelags mit Dampfungsblech
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werden mit Hilfe von Harz bei erhhter Temperatur zusammengepresst. Ein Uberblick iiber

die verschiedenen Inhaltstoffe und deren Einsatzzweck ist bei Burckhardt [1991] zu finden.

Héufig existiert eine weitere wenige Millimeter dicke Zwischenschicht, die zwischen der
Riickenplatte und dem eigentlichen Reibmaterial liegt. Da diese nicht am Reibkontakt zur
Bremsscheibe beteiligt ist, kann die Materialzusammensetzung unter anderen Pramissen er-
folgen. Sie zeichnet sich oft durch einen hoheren Kautschukanteil aus und ist daher weniger
steif und stéarker dimpfend. Das Schwingungsverhalten des gesamten Bremsbelags wird durch
die Schubsteifigkeit der Zwischenschicht stark beeinflusst.

Die Steifigkeiten und Dampfungswerte des Reibmaterials an Bremsbeldgen hdngen von zahl-
reichen Umgebungsvariablen sowie der mechanischen und thermischen Vorbelastung ab. Die
Untersuchungen von Hornig und von Wagner [2011] deuten auf Frequenz- und Druckabhén-
gigkeit hin. Yuhas und Isaacson [1998]| stellten eine Temperaturabhéngigkeit der Messergeb-
nisse an Reibmaterialproben fest. Aufterdem besitzt das Reibmaterial ein stark richtungsab-

hangiges Materialverhalten, das im néchsten Abschnitt nédher beschrieben wird.

5.1.1 Transversale Isotropie

Da die Inhaltsstoffe im Herstellungsprozess unter hohem Druck verpresst werden, richten sich
faserformige Bestandteile des Reibmaterials und der Zwischenschicht senkrecht zur Pressrich-
tung aus. Yuhas und Isaacson [1998| zeigten durch Anregung von Probenkorpern im Ultra-
schallbereich, dass die Longitudinalwellengeschwindigkeiten verschieden sind, je nachdem, ob
die Welle in Richtung der Pressung verlauft oder senkrecht dazu. Daher ist eine Modellierung

des Reibmaterials als transversal isotropes Material sinnvoll.

Im Gegensatz zum isotropen Materialmodell, das mit zwei Parametern auskommt, z.B. Elas-
tizitatsmodul E und Querkontraktionszahl v, sind fiir eine vollstindige Beschreibung eines

transversal isotropen Materials fiinf unabhéngige Parameter notig.
Die Herleitung der fiinf unabhéngigen Materialparameter orientiert sich an Buck [2008].

Sei ¥ € R?3 der symmetrische Cauchy’sche Spannungstensor 2. Ordnung und E € R33 der

symmetrische Green-Lagrange Dehnungstensor 2. Ordnung.

011 012 013 €11 €12 €13

Y= 012 O22 023 E = €12 €22 €23 (5‘1)

013 023 033 €13 €23 €33
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Die Elemente beider Tensoren konnen in Vektorform dargestellt werden.
011 €11
022 €22
o €
33 33 (5.2)
023 €23
013 €13
019 €12
Die beiden Tensoren werden mit einem linearen Materialgesetz verkniipft.
Oij = ijl €kl (5.3)

Dieses Materialgesetz wird durch einen Tensor 4. Ordnung, den sogenannten Elastizitatsten-

sor abgebildet, dessen Eintriige durch die Matrix C € R dargestellt werden.

11 11 11 11 11 11
011 022 033 023 013 012
22 22 22 22 22 22
011 022 033 023 013 012
33 33 33 33 33 33
C — 011 022 033 023 013 012 (5 4)
- 02 (025 (02 (2B (28 (23 ’
11 22 33 23 13 12
13 13 13 13 13 13
011 022 033 023 013 012
12 12 12 12 12 12
011 022 033 023 013 012

Unter Annahme der Existenz eines 2-fach differenzierbaren elastischen Potentials folgt nach

dem Satz von Schwarz, vgl. Heuser [2002], die Symmetrie des Tensors C, also C}3 = C!

Somit besitzt der anisotrope lineare Elastizitédts-Tensor 21 unabhéngige Eintrége.

!
.

11 11 11 11 11 11
011 022 033 023 013 012
11 22 22 22 22 22
022 022 033 023 013 012
11 22 33 33 33 33
C — 033 033 033 023 013 012 (5 5)
o Cll 22 (83 (28 (23 (23 :
23 23 23 23 13 12
11 22 33 23 13 13
013 013 013 013 013 012
11 22 33 23 13 12
012 012 012 012 012 012

Es existieren 3 orthogonal zueinander stehende Ebenen bzgl. derer die Eintrage des Tensors
invariant sind. Dies wird mit dem Begriff Orthotropie beschrieben. Eine Koordinatentrans-
formation entsprechend einer Achsenspiegelung an den Normalen der Ebenen dndert die
Eintriige des Elastizititstensors nicht, d.h. C}J = j7 ﬁj/ KB C,Z/,Jl// =Cp.
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Es gilt:

A1 B B 10 0

BGr=| 68188 | = <0 -1 0 ) Achsenspiegelung an der 1-Achse
83 83 63 00—
A1 B B 10 0 ,

Bo= | 88383 | = < 010 ) Achsenspiegelung an der 2-Achse
83 8% 63 00-1
B 8% B 100

Bs= | 8838 | = < 0 —1 0) Achsenspiegelung an der 3-Achse (5.6)
B3 B3 B3 0 01

Dies kann nur erfiillt sein, wenn zahlreiche Eintrage identisch 0 sind. Damit hat der ortho-

trope lineare Elastizitatstensor folgende Form:

Cii Cp Ci 0 0
Cyp C% C 0 0
Cy C C5 00
0 0 0 CB 0
0 0 0 0 CB 0
0 0 0 0 0 C&

o O o O

Bei transversal isotropem Material &ndert sich der Elastizitdatstensor C' auch dann nicht,
wenn das Material in der isotropen Ebene, hier der 1,2-Ebene, um einen beliebigen Winkel

a € [0,27) gedreht wird.

B BT B? cos(a) sin(a) 0 .
Bo=| 818385 | = —sin(a) cos(a) 0 Drehung um die 3-Achse (5.8)
Bi B2 B3 0 0 1

Daraus folgen mit Hilfe der Identitit sin? () + cos? (o) = 1 die Bedingungen C3 = C22,
Cis = C%, Clf = C% und C}3 =  (C} + C33) und fiir den Elastizitétstensor des transversal

isotropen Materials schliefslich:

ool ol o
o ol cl o
e e I
0 0 0 C3 o0
0o 0 0 0 CB
0 0 0 0 0o iei-cy

o O O

(5.9)

o O O O O

Als fiinf unabhiéingige Materialparameter konnen beispielsweise C1{,C35 C11, CL und C}3

gewihlt werden.



5.1 Reibmaterial 91

In der Anwendung der Finite Elemente Simulation werden oft die Grofen Ej;, G;; und v,
(engl. engineering constants) verwendet, sieche Dassault Systémes [2012]. Diese erfiillen den

folgenden Zusammenhang zwischen Spannungen ¥ und Dehnungen E:

O P 0 0 0 o1 €11

S EL 20 0 0 0922 €22

s 0 00 o33 [ _ | €38 (5.10)
0 0 0 G%g 0 0 023 €23
0 0 0 0 g 0 [/[os €13
0 0 0 0 0 &=/ \ow €12

Diese Groflen konnen mit dem eben definierten Elastizitatstensor C' bestimmt werden:

cpet’-cry) 2’ ey iy
i1 = FEo = Flan — 033 ) 33
== 11,33 112 33 = V33 Cll L ol
CHC33 — (C33) i1+ O
1
Gy =Gz = 5 (Cl = Cy,) G =Cy
Ccl _ o1y o1l O3 _ (o1l 2

- il - (on)? - Ol - (ch)”

5.1.2 Vergleich der Messverfahren

Ein ideales Messverfahren bestimmt die Materialparameter unter den identischen Rand- und
Umweltbedingungen, die auch im Betriebszustand einer Bremse auftreten. Es existieren eine
Reihe von verschiedenen Messverfahren, die jedoch alle Einschrankungen diesbeziiglich be-
sitzen. Die Kenntnis dieser Einschrankungen ermoglicht spéter eine bessere Bewertung der
Prognosegiite von Ergebnissen aus der Simulation. Gegebenenfalls muss eine Kombination
verschiedener Messverfahren eingesetzt werden, um die erforderliche Giite der Materialpara-

meter zu erhalten.

In Tabelle 5.1 sind die grundlegenden Eigenschaften der einzelnen Messverfahren aufgelistet.
Eine genaue Beschreibung der einzelnen Messverfahren und die Hintergriinde der Vor- und

Nachteile sind in den folgenden Abschnitten zu finden.
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Messverfahren || Beschreibung Vorteile Nachteile

lokale Ultra- Probenerstellung, alle transversal | zu hohe Vorspannung,

schallmessung statische Vorspannung, isotropen zu hoher Frequenz-
zusatzliche dynamische Parameter bereich,
Anregung, Messung der bestimmbar, nicht zerstérungsfrei,
Wellengeschwindigkeiten, | dynamisch aufwéandige Proben-
analytische Auswertung erstellung

Ultraschall- statische Vorspannung, dynamisch, weder Fs33 noch Fyy

messung am zusatzliche dynamische G112 und Gag bestimmbar,

Gesamtbelag Anregung, Messung der bestimmbar, zu hohe Vorspannung,
Wellengeschwindigkeiten, | zerstérungsfrei | zu hoher Frequenz-
analytische Auswertung bereich

Modalanalyse Anregung durch Ham- zerstoérungsfrei, | keine Vorspannung,

mit Eigenformen || merschlage, Messung der | schnell Ej33 nicht bestimmbar,
Ubertragungsfunktionen, | durchfiihrbar, FEM-Rechnung und

Optimierung der Eigen-
frequenzen und -formen

korrekter Fre-
quenzbereich

Optimierung bendtigt

Eigenfrequenz-
messung ohne
Eigenformen

Anregung durch Ham-
merschlag, Messung der
Ubertragungsfunktion,
Optimierung der Eigen-
frequenzen

zerstorungsfrei,
sehr schnell
durchflhrbar,
korrekter Fre-
quenzbereich

keine Vorspannung,
FE33 nicht bestimmbar,
FEM-Rechnung und
Optimierung benétigt

Grindo Sonic

Erstellung eines Proben-
korpers, Anregung
durch Hammerschlag,
Messung der
Ubertragungsfunktion,
analytische Auswertung

keine FEM-
Rechnung und
keine Optimie-
rung bendtigt,
korrekter Fre-
quenzbereich

nicht zerstérungsfrei,
keine Vorspannung,
nur £, bestimmbar,
aufwandige
Probenerstellung

Kompressibili- statische Belastung Uber | zerstdrungsfrei, | keine dynamischen

tatsmessung Bremskolben, Es33 bestimmbar | Ergebnisse, falscher
Messung der Verformung, Bremsdruckbereich,
Vergleich mit nur E53 bestimmbar,
FEM-Rechnung FEM-Rechnung nétig

dynamische Probenerstellung, E33 bestimmbar, | nicht zerstérungsfrei,

Piezoanregung

statische Belastung,
zuséatzliche dynamische
Anregung,

analytische Auswertung

korrekter Fre-
quenzbereich,
korrekte

Vorspannung

momentan nur Es3
bestimmbar,
aufwandige
Probenerstellung

Tabelle 5.1: Ubersicht iiber verschiedene Messverfahren zur Bestimmung der Materialeigenschaften des
Reibmaterials von Bremsbelagen
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5.1.3 Ultraschall

Yuhas beschrieb in einem von Chen u.a. [2006] veroffentlichten Artikel die Messung der 5
unabhéngigen Materialparameter von Reibmaterial mittels der Laufzeiten von Wellen im
Ultraschallbereich bei 1-3 MHz. Hierfiir werden Materialproben in zwei unterschiedlichen
Geometrien benéotigt. Uber den Ultraschallmesskopf miissen sowohl Longitudinal- als auch
Transversalwellen angeregt werden. Um eine rauschfreie Ubertragung der Wellen vom Ultra-
schallsender in die Materialprobe und aus der Materialprobe in den Empfanger zu gewéahr-
leisten, muss der Messaufbau vorgespannt sein. Die bendtigten Anpressdriicke sind héher
als die Kontaktdriicke beim Bremsenquietschen. Da die Anregefrequenz im Bereich von 1-
3 MHz liegt, ist nach Chen u. a. [2006] die Kompressionswellenldnge von der Grofenordnung
1mm. Die Lénge der verpressten Fasern liegt in der gleichen Grofenordnung. Somit kann
nicht ausgeschlossen werden, dass das Schwingungsverhalten bei der Messung von Effek-
ten im Zusammenhang mit Partikeln im mm-Bereich dominiert wird. Die makroskopischen
Schwingungen im gerduschrelevanten unteren kHz-Bereich mit Biegewellenldngen in der Gro-

flenordnung von 100 mm sind in diesem Fall davon zu unterscheiden.

Eine weitere zerstorungsfreie Ultraschallmessmethode wurde von Yuhas u. a. [2010] beschrie-
ben. Dabei werden die Ultraschallwellen axial und tangential durch den gesamten Bremsbelag
mit der Belagriickenplatte geleitet. Diese Messung dient jedoch primér der Qualitétskontrolle
und kann nicht zur Bestimmung sdmtlicher Materialparameter des Reibmaterials verwendet

werden, da nur zwei Messungen durchgefiihrt werden.

Die Varianz der Messwerte innerhalb eines Belags ist bei Yuhas u.a. [2010] grofer als die
Varianz zwischen verschiedenen Beldgen. Dies ist ein Hinweis darauf, dass das Pressverfah-
ren einen grofsen Einfluss auf das lokale Materialverhalten hat und dass dies bei Messungen,
die auf einer lokalen Probenentnahme basieren, berticksichtigt werden sollte. Globale Ver-
fahren, wie die im néchsten Abschnitt beschriebene Modalanalyse, integrieren diese lokalen

Varianzen auf und liefern ein homogenes Materialmodell.

5.1.4 Modalanalyse, Eigenfrequenzmesssung, Grindo Sonic

Eine weitere Mdoglichkeit zur Bestimmung der Materialparameter ist der Abgleich der Eigen-

frequenzen und Eigenmoden zwischen Messung und Simulation.
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Abbildung 5.2: Hammerschlagversuch zur Modalanalyse bzw. Eigenfrequenzmessung an einem Brems-
belag, aus Tob6n [2011]

Modalanalyse

Bei der Modalanalyse wird ein Bremsbelag bestehend aus Belagriickenplatte und Reibmateri-
al mit mehreren Hammerschlégen angeregt und die Beschleunigung mit Hilfe eines Beschleu-
nigungsaufnehmers, eines Mikrofons oder eines Lasers gemessen. Aus den Ubertragungskur-
ven konnen die ersten Eigenfrequenzen und Eigenformen bestimmt werden. Parallel dazu
werden die Eigenfrequenzen und -formen iiber ein Finite Elemente Modell berechnet und
mit den Messwerten abgeglichen. Nun kénnen die freien Materialparameter mittels eines
Optimierungsalgorithmus bestimmt werden. Eine genauere Beschreibung des Verfahrens des
Modalabgleichs ist bei Natke [1992] beschrieben.

Guggenberger [2007, 2009] zeigte, dass iiber einen Modalabgleich Materialparameter be-
stimmt werden konnen, die nach Buck [2008| fiir die Stabilitdtsbewertung von Bremsen

geeignet sind.

Eigenfrequenzmessung

Eine vereinfachte Form der Modalanalyse ist die alleinige Ermittlung der Eigenfrequenzen.
Die Information aus den Eigenformen wird nicht zur Optimierung genutzt. Fiir diese Messung
ist nur ein einziger Hammerschlagversuch notwendig. Es ist jedoch eine genaue Systemkennt-
nis notig, um eine geeignete Stelle fiir die Anregung zu finden und um spéter die berechneten

und gemessenen Eigenfrequenzen zuordnen zu kénnen.
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Abbildung 5.3: Sensitivitaten > (%—J;) der Materialparameter p auf die ersten Eigenfrequenzen f; eines

. 2
Bremsbelags normiert nach max 3° (%)

Sensitivitaten der verschiedenen Materialparameter

In Abbildung 5.3 sind die Sensitivitdten der einzelnen Materialparameter auf die Eigenfre-
quenzen eines Bremsbelags zu erkennen. Die Sensitivitdten wurden durch Eigenfrequenzbe-
rechnungen am Finite Elemente Modell eines Bremsbelags unter Variation der hier aufge-
fithrten Parameter ermittelt. Dabei ist der euklidische Abstand der ersten Eigenfrequenzen
bis 10kHz des Basissystems (oberer Index 0) gegeniiber einem gestorten System (oberer

Index j) mit entsprechend variiertem Parameter p/ aufgetragen.

2 ; 2
2: Ofi 2 : =1

i f,<10kH (8’{7> i f,<10kH (pjfp())

i fi< z ~ i fis Z (5.12)

2 J_ £0 2
max (> (Z)) max| > (£5)
i\ p<tokrz N7 i \a p<tokrz NP

Der Parameter mit der hochsten Sensitivitat ist somit auf 1 normiert.

Zahlreiche Parameter, insbesondere jene der Zwischenschicht, haben nur einen sehr gerin-
gen Einfluss auf die Eigenfrequenzen des Bremsbelags und kénnen somit nicht durch eine
Eigenfrequenzmessung bestimmt werden. Bei vorheriger Kenntnis der Dichten ppaste, preib,

Psechich und des Elastizitdtsmoduls der Belagriickenplatte Epjqe konnen der tangentiale Elas-
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tizitdtsmodul Ei; gesp sowie die Schubmoduln Gis reip und Gis senicne bestimmt werden, da
die Sensitivitaten mit einem Wert iiber 0.2 relevant sind. Fiir die Parameter vpaue, Es3 geis,
V12, Reibs V13,Reib> L11,Schichts 1033 Schicht, V12,Schicht UNd V13 senicht Teichen die Sensitivitdten je-

doch nicht aus, um diese iiber eine Eigenfrequenzmessung zu bestimmen.

Im Folgenden wird untersucht, ob diese Materialparameter des Bremsbelags einen Einfluss

auf die Ergebnisse einer Stabilitdtsuntersuchung am gesamten Bremssystem besitzen.

Abbildung 5.4 zeigt die Sensitivitdten der oben untersuchten Parameter auf die Ergebnisse
von Stabilitdtsanalysen am gesamten Bremssystem. Hier ist der euklidische Abstand der

Lehr’schen Dampfungsmafe (; der Eigenfrequenzen f; bis 12 kHz aufgetragen.

2 i 2
8@:) (cg—c?)
i figzmkHz (8177 i figzm;Hz P
= (5.13)

2 i 0 2
max (> (89)) max| > (85%)
i\ p<iokHz N7 i \i p<iokHz NP

Der Parameter mit der hochsten Sensitivitat ist damit wieder auf 1 normiert.

Die Parameter der Zwischenschicht haben nur einen sehr geringen Einfluss, sodass eine weni-
ger exakte Charakterisierung dieses Materials als sinnvoll erscheint. Neben den durch die Ei-
genfrequenzmessung bestimmbaren Parametern hat jedoch auch die Querkontraktion 113 rei
und insbesondere der axiale Elastizitdtsmodul Ess ges» einen hohen Einfluss auf das Ergeb-
nis. Da der axiale Elastizitétsmodul Ess ges, nicht durch die Eigenfrequenzmessung bestimmt
werden kann, werden mit der Kompressibilitdtsmessung und der dynamischen Messung mit
Piezoanregung in axialer Richtung im Folgenden mehrere Verfahren zu dessen statischen und

dynamischen Ermittlung vorgestellt.

Zuvor folgt jedoch ein weiteres Messverfahren, das einen Spezialfall der Modalanalyse dar-
stellt.

Grindo Sonic

Grindo Sonic ist ein von der Fa. Lemmens vertriebenes System zur Bestimmung des Elas-
tizitatsmoduls verschiedener Materialien, das ebenfalls auf der Grundlage der Modalanaly-
se beruht. Nach Brecht u.a. [2003] wird eine balkenférmige, weich gelagerte Materialprobe
durch einen Impuls angeregt. Mit einer Kraftmessdose bzw. einem Beschleunigungsaufneh-

mer wird dabei die Antwortfunktion bestimmt. Nun kann, unter der Annahme, dass keine
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Abbildung 5.4: Sensitivitaten %i )" der Materialparameter p auf die positiven und negativen Damp-
Jop

2
fungen ¢; der Stabilitatsanalyse eines Bremssystems normiert nach max (%)

Lagerungseinfliisse vorhanden sind, der Elastizitdtsmodul E ndherungsweise durch die fol-

gende Formel bestimmt werden:

m N 1
Ey=— [39332( = ~ 499 14
=7 (3 933 (h) +o 635) (5.14)

wobei [, b, h und m die Lange, Breite, Hohe und Masse des Probenkérpers sind und 7" = %

Méser und Kropp [2010] leiteten iiber die Euler-Bernoulli Balkentheorie analytisch die frei-
frei Figenfrequenzen an Balken endlicher Lange her. Unter Beriicksichtigung der durch Re-

flexionen an den Balkenenden entstehenden Nahfeldern folgt fiir die erste Eigenfrequenz:

3
(32 4+0.0176) 1 [EI
— 2 _ I
fi= o E A\l oA (5.15)

mit dem Flachentragheitsmoment I = % und der Querschnittsfliche A = pbh. Aufgelost

nach dem Elastizitdtsmodul E ergibt dies

f2lp

Ey1 =0.94646 eh

(5.16)

Das entspricht, bis auf Rundungsfehler, dem ersten Summanden in Gleichung (5.14).
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Abbildung 5.5: Schematischer Aufbau des Messverfahrens zur Belagkompressibilitat

Diese Methode ist zwar schnell und ohne Finite Elemente Modell auszuwerten, da jedoch
sehr weitreichende Annahmen getroffen werden und die Anisotropie sowie der Effekt der

Querkontraktion vernachléssigt werden, ist die Verwertbarkeit der Ergebnisse fraglich.

5.1.5 Kompressibilititsmessung

Im Rahmen von Qualitdtskontrollen wahrend der Produktion von Bremsbeldgen werden
sogenannte Kompressibilitdtsmessungen durchgefiihrt. Dies dient der Sicherstellung, dass
das Bremspedal bei einer Vollbremsung vom Fahrer nicht bis zum Anschlag durchgedriickt
wird. Bei der Kompressibilitatsmessung werden die Bremsbeldge wie im Fahrzeug mit einem
hohen axialen Druck p belastet und die dabei auftretende Verschiebung us gemessen, siehe
Abbildung 5.5.

Es gibt mehrere internationale Standards zur Messung der Bremsbelagkompressibilitit, wie

SAE J2468 [2006], ISO 6310 [2009] oder EKB 1003 [2006].

Fiir die Bestimmung der statischen axialen Elastizitatsmoduln Ej33 pep und E3s genicht kon-
nen Messergebnisse nach diesen Standards zugrunde gelegt und mit einem Finite Elemen-
te Modell des Messaufbaus abgeglichen werden. Die Sperzifikationen in den Standards, wie
beispielsweise eine Belastung entsprechend 100 bar bzw. 160 bar Druck am Bremskolben,
Messung der Differenzverschiebung gegeniiber 5 bar Kolbendruck, exakt vorgegebene Druck-
aufbaugeschwindigkeit und Haltezeit bei maximalem Druck, Auswertung beim dritten bzw.
sechsten Belastungszyklus, zeigen, dass die Messwerte stark von der genauen Durchfiihrung
abhéngen. Dies ist ein Hinweis darauf, dass weitere Effekte, wie die Ebenheit des Kontakts
zwischen Reibmaterial und der Auflage, das Druckniveau oder das Kriechen des Materials
einen hohen Einfluss besitzen. Der fiir das Komfortproblem Bremsenquietschen relevante
Druckbereich liegt zwischen 1bar und 30 bar. Deshalb ist die direkte Ubertragbarkeit von

Ergebnissen aus Kompressibilitdtsmessungen nach Standard fraglich. Gegebenenfalls muss
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zumindest der Messdruck auf eine niedrigeres Niveau angepasst werden. In Abbildung 3.23

sind Messkurven bei einer Belastung bis 30 bar aufgezeichnet.

5.1.6 Dynamische Messung mit Piezoanregung in axialer Richtung

Nonaka u. a. [2010] fithrten Messungen an einer Reibmaterialprobe durch. Diese wurde zuerst
in axialer Richtung statisch vorgespannt und danach in der gleichen Richtung mit einem Pie-
zoaktuator im Frequenzbereich bis 4 kHz dynamisch angeregt. Die dynamischen Amplituden
lagen im Bereich von 1 um. Nonaka u. a. [2010] zeigten, dass die dynamische Steifigkeit un-
ter statischer Vorspannung signifikant hoher war, als die rein statische Steifigkeit. Aufserdem
war die dynamische Steifigkeit in starkem Mafse von der statischen Vorspannung abhingig.
Bei einer Erhchung der statischen Vorspannung von 2.5 bar auf 25 bar beobachteten sie eine

Vervierfachung der dynamischen Steifigkeit.

Hornig und von Wagner [2011] vermafen mit einem &hnlichen Messaufbau Bremsbelagpro-
ben bestehend aus einem 20 mm mal 20 mm grofsen Stiick von Riickenplatte und Reibma-
terial. Die Ergebnisse zeigten ebenfalls einen Unterschied zwischen statischer und dynami-
scher Steifigkeit. Diese war wiederum vom statischen Vorspannkraftniveau abhéngig. Die
Frequenzabhangigkeit der Steifigkeit im Bereich zwischen 1kHz und 5kHz war kaum aus-
gepragt. Das mechanische Modell der Belagprobe entsprach einem Kelvin-Voigt Material.
Das heiftt das Material konnte durch eine masselose Feder und einen parallel geschalteten

Dampfer abgebildet werden.

Wiéhrend bei der dynamischen Messung von Hornig und von Wagner [2011] das Ziel in der
Bestimmung aller fiinf Materialparameter lag und die axiale Messung nur einen ersten Teil
darstellt, ist bei einer vorhergehenden Bestimmung der Materialparameter durch eine Mo-

dalanalyse nur die axiale Steifigkeit Fs3 flir das Bremsenquietschen von Interesse.

Tobon [2011] bestimmte die axiale Steifigkeit an Reibmaterialproben mit einem Durchmesser
von 16 mm und einer Linge von 11mm. Die Probe wurde in einem steifen Stahlrahmen
eingespannt, wie in Abbildung 5.6 zu erkennen ist. Die dabei iiber die Vorspannschraube
aufgebrachte Vorspannkraft in axialer Richtung bildete die statische Belastung beim Bremsen
ab. Der Stahlrahmen wurde mit Hilfe von Finite Elemente Simulationen so bemessen, dass
die erste frei-frei Eigenmode eine Frequenz iiber 9 kHz besaft und so die Messungen in einem

grofen Frequenzbereich moglichst gering beeinflusst wurden.

Uber eine Fufpunkterregung mit einem Piezoaktuator wurde die Materialprobe in Schwin-

gung versetzt. Diese Schwingungen konnten am oberen Ende mit einer Kraftmessdose auf-
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Abbildung 5.6: Messverfahren von Tobdn [2011]: Gesamtaufbau (links), Ausschnitt mit Probe, Kraftmess-
dose und Aktuator (rechts)

gezeichnet werden. Die Kraftmessdose diente aufserdem der Bestimmung der statischen Vor-

spannkraft.

Die Verschiebungen am unteren und am oberen Ende der Materialprobe wurden mit Hilfe
eines In-Plane Laservibrometers gemessen. Da die Materialprobe selbst nicht reflektierend
war, wurden zwei Distanzstiicke aus Aluminium eingefiigt. Dadurch stellte Tobén [2011]

auch eine gleichméfige Spannungsverteilung tiber den Querschnitt sicher.

Uber zwei Kugelkalotten am unteren und oberen Ende wurde sichergestellt, dass keine Quer-
krafte in der Materialprobe auftraten und dass die Anregung ausschliefslich in axialer Rich-
tung erfolgte. Der Piezoaktuator musste im eingeschalteten Zustand immer vorgespannt sein,
damit keine Beschiadigungen auftreten konnten. Mit Hilfe der Kugelkalotten liefs sich dies

ebenfalls sicherstellen.

Uber den Piezoaktuator wurde das System mit einer Frequenz zwischen 1kHz und 5kHz
dynamisch angeregt. Tobon [2011] wertete den gemessenen Phasenwinkel zwischen den Ver-

schiebungen u; und us aus, siche Abbildung 5.7.

Mit Hilfe der Differentialgleichung fiir einen in Longitudinalrichtung schwingenden Stab

0 0u
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Abbildung 5.7: Schematischer Aufbau des Messverfahrens von Tob6n [2011]

konnte die Wellengeschwindigkeit ¢ = \/% abgeleitet werden. Dies ermoglichte Tobon [2011]
die Bestimmung des axialen Elastizitdtsmoduls aus dem gemessenen Phasenversatz bei be-

kannter Probenlénge [ und -dichte p.

Durch Messungen von Materialien mit bekanntem Elastizitdtsmodul, z.B. Stahl oder Alumi-

nium, oder durch Messungen ohne Materialprobe erfolgte eine Validierung der Ergebnisse.

Da das eingeschwungene System in Phase schwang, musste eine Anregung mit einer Im-
pulsfunktion erfolgen. Dadurch unterlagen die Messungen starken Schwankungen und die

Wiederholbarkeit war gering.

Die Messungen von Tobon [2011] zeigen, dass die gemessenen Phasenwinkel sehr gering sind
und somit das kontinuierliche Modell eines EA-Stabs im Anregungsbereich unter 5kHz ggf.
durch das von Hornig und von Wagner [2011] verwendete Kelvin-Voigt Modell ersetzt werden
kann. Dabei entspricht das mechanische Modell der Reibmaterialprobe einer massefreien

Feder mit komplexwertiger Federsteifigkeit £ € C. Tragheitseffekte werden vernachléssigt.

Eine Verbesserung der Messgenauigkeit gegentiber den Ergebnissen von Tobon [2011] wird bei
eigenen Messungen durch den Einsatz einer zweiten Kraftmessdose erreicht, siehe Abbildung
5.8. Mit den beiden Kraftmessdosen und iiber ein Laservibrometer stehen an beiden Enden
der Materialprobe Kraft- und Geschwindigkeitsinformationen zur Verfiigung. Somit kann das

System auch im eingeschwungenen Zustand charakterisiert werden.
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Abbildung 5.8: Schematischer Aufbau des Messverfahrens zur Bestimmung der dynamischen axialen
Steifigkeit, Weiterentwicklung des Verfahrens von Tobén [2011]

Die Anregung erfolgt iiber ein weiftes Rauschen mit Frequenzanteilen ab 1kHz. Unter 1kHz
ist die Amplitude der Geschwindigkeiten ; und 5 so klein, dass der Signal-Rausch-Abstand

des Laservibrometers eine Auswertung der Signale verhindert.

Die Messwerte werden iiber 100 Fourier-Transformationen gemittelt und die erhaltenen Fre-

quenzspektren nochmals iiber eine Mittelwertbildung im Frequenzbereich geglattet.

Bei der Modellierung der Materialprobe {iber das Kelvin-Voigt Materialmodell, das in Abbil-
dung 5.9 links dargestellt ist, kann der axiale Elastizitatsmodul Ej33 direkt abgeleitet werden.

EggziRe(k:):iRe( F ):iRe<M) (5.18)

A A Uy — Uy A Uy — Us
Dabei ist [ die Lénge und A der Querschnitt der Reibmaterialprobe. Fiir die Federkraft
F wird der Mittelwert der beiden gemessenen Gréken 3 (Fy + F3) eingesetzt. In Abbildung

5.10 ist das Ergebnis des axialen Elastizitdtsmoduls Es3 aufgetragen (durchgehende Linie).
Es ist erkennbar, dass eine hohe Frequenzabhéngigkeit besteht. Im Bereich unter 1 kHz sind
die Messergebnisse aufgrund des Messfehlers des Laservibrometers nicht auswertbar. Ebenso
treten ab 8 kHz longitudinale Eigenformen im Messsystem auf, die eine Auswertung verhin-

dern.

Eine weitere Moglichkeit besteht darin, die Impedanzen Z bzw. die dynamischen Steifigkeiten

k am oberen und am unteren Ende der Reibmaterialprobe zu bestimmen und dann iiber die
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Abbildung 5.9: Mechanisches Modell der Reibmaterialprobe: Kelvin-Voigt bzw. masselose Feder (links),
Feder mit diskreter Masseverteilung (Mitte), kontinuierlicher EA-Stab (rechts)

Modellierung der Probe als masselose Feder den Elastizitdtsmodul zu berechnen.

l l 1
E33 = — Re (k) = — Re 0 ” (519)
A A \R R
Dabei wird wiederum die Massentragheit der Materialprobe vernachlassigt. Nun kénnen die
in Reihe geschalteten Impedanzen geméfs den bei Méser und Kropp [2010] beschriebenen

Rechenregeln ausgewertet werden.

Das Ergebnis ist wiederum in Abbildung 5.10 aufgetragen (gestrichelte Linie). Es féllt auf,
dass die beiden Kurven trotz des gleichen mechanischen Modells nur im unteren Frequenz-
bereich iibereinstimmen. Dies ist ein Hinweis darauf, dass die Vernachlidssigung der Massen-

tragheit bei hoheren Frequenzen nicht zu korrekten Ergebnissen fiithren kann.

Nach dem Modell der masselosen Feder nach Kelvin-Voigt treten in den beiden Kraftmess-
dosen iiber und unter der Materialprobe die gleichen Kréfte auf. In Abbildung 5.11 ist das
Verhéltnis der beiden Grofsen aufgetragen. Es ist erkennbar, dass diese Annahme im stati-
schen Fall und fiir niedrige Anregungsfrequenzen gilt. Im Frequenzbereich iiber 2 kHz treten
jedoch so grofse Abweichungen auf, dass diese Annahme nicht langer gerechtfertigt ist. Die
Einfliisse aus der Massentriagheit sind dann nicht linger vernachlassigbar. Bei 8 kHz befin-
det sich ein Minimum der Funktion, hier tritt eine Eigenfrequenz des Gesamtsystems mit

longitudinalem Anteil auf.

Um auch die Masse mit beriicksichtigen zu konnen, wird das mechanische Modell angepasst,
wie in Abbildung 5.9 in der Mitte zu erkennen ist. Neben der Federsteifigkeit & wird nun
auch die Masse m = pAl+2 #EM2 der Reibmaterialprobe und der beiden Kraftmessdosen je
zur Hélfte berticksichtigt und {iber zwei diskrete Anteile an den beiden Enden der Feder mo-

delliert. Der Elastizitdtsmodul Es3 wird aus der Differenz der beiden Impedanzen bestimmt.
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Abbildung 5.10: Elastizitdtsmodul E33 der dynamischen Messung mit Piezoanregung in axialer Richtung:
Kelvin-Voigt Modell (links, durchgehend)
Impedanzanderung mit und ohne Massentragheit (links, gepunktet bzw. gestrichelt)
EA-Stab mit und ohne Korrekturfaktor (rechts, gepunktet bzw. durchgehend)

[ [ 1
k1 ko
(A} 1 2 U9 1 2
ki =— 4+ =Q ky = — — =Q 5.21
! F1 + 2 mn 2 F2 2 m ( )

Das Ergebnis ist ebenfalls in Abbildung 5.10 aufgetragen (gepunktete Linie). Die Frequenz-
abhangigkeit von FE33 ist nun im relevanten Frequenzbereich zwischen 1kHz und ca. 5kHz
geringer ausgepragt. Die beiden Kurven des axialen Elastizitdtsmoduls F33 nach dem Kelvin-
Voigt Modell und nach dem korrigierten Impedanzmodell stimmen bis ca. 6 kHz weitgehend
iiberein. Die Ergebnisse zeigen jedoch weiterhin grofse Schwankungen gegeniiber der Anre-

gefrequenz.

Einen weiteren Ansatz zur Bestimmung des Elastizitdtsmoduls Fs3 bietet die Differential-
gleichung des EA-Stabs, der in Abbildung 5.9 rechts dargestellt ist:
82U 82’& E33
- _—-F —— =g —= 5.22
P on Ox? ¢ p (5:22)
Hierbei werden alle Tragheitseffekte der Reibmaterialprobe mit berticksichtigt. Mit den ge-
messenen Grofen uq, ug, F1 und F, kann die Differentialgleichung geldst und die unbekannte
Grofke Fs33 bestimmt werden. Die Losung der Differentialgleichung ist in Anhang B skiz-

ziert. Die noch unbekannte Wellenzahl k = % ist die kleinste positive Losung der folgenden
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Abbildung 5.11: Dynamische Messung mit Piezoanregung in axialer Richtung:
Verhaltnis zwischen |F; | und | F5]

nichtlinearen Gleichung:

0=F, <u2 — Uy COS (l;l)) + B (u1 — Uy COS <l~€l)) (5.23)

Daraus kann nun direkt der Elastizitdtsmodul E53 bestimmt werden.

Ea3 = — (5.24)

Der in Abbildung 5.10 (rechts, durchgehend) aufgetragene Elastizitdtsmodul Es3 zeigt ins-
besondere im niedrigen Frequenzbereich ein von den vorhergehenden Modellierungen stark
abweichendes Verhalten. Ursache hierfiir ist eine numerische Instabilitédt des Algorithmus zur

Auswertung des EA-Stabs. Fiir k < 1 gilt:
0=F, <u2 — Uy CcOS (l%l)) + B <u1 — Uy COS <l~€l>> ~ (F) — Fy) (u; — ug) (5.25)

Dies fiihrt zu einer hohen Sensitivitdt des Elastizitdtsmoduls F33 gegeniiber den beiden
Differenzen F; — F5 und u; — us. Insbesondere ist im unteren Frequenzbereich F; ~ F3, siehe
Abbildung 5.11. Kleine Messfehler fithren damit zu grofen Unsicherheiten im Ergebnis. In
Abbildung 5.10 (rechts, gestrichelt) ist der Elastizitatsmodul Fs3 aufgetragen, der sich mit
einer um 3,5 % hoheren gemessenen Kraft F; ergeben wiirde. Im unteren Frequenzbereich

ist der Einfluss der numerischen Instabilitdt gut zu erkennen.

Die Auswertung des Kelvin-Voigt Materialmodells ist im unteren Frequenzbereich < 4kHz

numerisch stabiler, da hier die Summe F}+ F; ausgewertet wird. Damit konnen die Ergebnisse
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des Kelvin-Voigt Materialmodells bis zu einer Frequenz von ca. 6 kHz fiir die Bremsgerausch-

simulation verwendet werden.

Die bei allen Modellierungen gefundene Abhéngigkeit des E-Moduls Fs33 von der Frequenz
f steht im Gegensatz zu dem von Hornig und von Wagner [2011] beschriebenen Verhalten.
Es gibt zwei weitere Einfliisse, die diese Schwankungen erklaren konnen. Einerseits ist die
Dimension der Probe mit nur 16 mm Durchmesser und die notwendige Anordnung der Mess-
aufnehmer in Reihe dafiir verantwortlich, dass eine hohe Anfilligkeit des Messaufbaus ge-
geniiber Biegeschwingungen besteht. Hier ist eine exakte Positionierung aller Bauteile notig,
was aufgrund des geringen Bauraumes innerhalb des Stahlrahmens schwer sicherzustellen
ist. Auferdem sind die Messwerte des Lasers fiir die Verschiebungen u; und wuy insbeson-
dere im niedrigen Frequenzbereich stark verrauscht. Hier konnten Messungen auf Basis von
Beschleunigungsaufnehmern bessere Ergebnisse liefern, was jedoch wiederum den Bauraum

einschrinkt.

5.2 Dampfungsblech

Déampfungsbleche (engl. shims) werden auf der Riickseite der Bremsbeldge aufgebracht. Sie

werden nur aus schwingungs- bzw. gerduschtechnischen Griinden in die Bremse eingebaut.

Bei einer Bremsung werden diese zuerst statisch durch den Bremsdruck axial belastet und
dann durch den Reibschluss zu den Faustfingern bzw. dem Kolben auch auf Schub belastet.
Sobald das Bremssystem eine Instabilitdt aufweist, kommen zuséitzliche dynamische De-
formationen hinzu, die sich durch eine Uberlagerung von Biegeschwingungen und axialen

Kompressionsschwingungen darstellen lassen.

5.2.1 Aufbau

Die Dampfungsbleche bestehen aus einem Tragermaterial, iiblicherweise ein Stahlblech, und
einer oder mehreren Gummischichten. Diese werden entweder direkt auf das Blech vulkani-
siert oder mit einem zusétzlichen Kleber aufgeklebt. Auferdem werden sie mit einer Kleber-
schicht ausgestattet, um auf die Belagriickenplatte geklebt werden zu konnen. In Abbildung
5.12 ist der Aufbau eines exemplarischen Dampfungsblechs dargestellt. Die exakten Schicht-

dicken variieren je nach Hersteller, die angegebenen Mafe stellen eine Nédherung dar.
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«<—— Kolben

<—— Gummi, 0.1 mm bis 0.2mm

<«<—— Stahl, 0.3mm bis 1.0mm
e <—— Kleber, 0.05 mm bis 0.15mm

-«— Rickenplatte
Abbildung 5.12: Exemplarischer Aufbau der Schichten eines Da@mpfungsblechs

Als Kleber kommen beispielsweise Acryl-, Phenol- oder Silikonkleber zum Einsatz, um im ge-

wiinschten Temperatur- und Frequenzbereich eine moglichst hohe Dampfung zu erhalten.

Neben diesem Grundsystem aus Blech, Gummi und Kleber, gibt es zahlreiche Zusatzschich-
ten, die bestimmte weitere Eigenschaften des Dampfungsblechs optimieren sollen. Teilweise
wird auf der Riickseite eine Kleberschicht aufgebracht, um den gesamten Bremsbelag an die
Bremsfaust bzw. den Kolben zu kleben. Eine zusétzliche Faserschicht verhindert das Aus-
pressen des Klebers bei hohen Driicken. Zusétzliche Blechschichten erhohen die Steifigkeit

und ermoglichen auch den Einsatz von mehreren Klebern in einem Dampfungsblech.

5.2.2 Eigenschaften von Dampfungsblechen

Die folgende Aufzihlung soll einen Uberblick geben, wie ein Dampfungsblech das Schwin-

gungssystem des Bremsbelags bzw. der gesamten Bremse beeinflusst.

Steifigkeit

Das Dampfungsblech bringt einerseits zusdtzliche Masse in das System, andererseits wird
aber auch die Steifigkeit durch die zusétzliche Metallschicht erhoht. Welcher dieser beiden
gegenlaufigen Effekte liberwiegt, hingt stark von der Temperatur ab. Bei niedrigen Tem-
peraturen erhohen sich die Eigenfrequenzen bei einer frei-frei Eigenfrequenzmessung des
Bremsbelags, d.h. der Effekt der zusétzlichen Steifigkeit ist relevanter gegeniiber der zusétz-
lichen Masse. Dies ist beispielsweise bei Messungen von Guggenberger [2009] zu erkennen.
Bei hohen Temperaturen kann aufgrund der verringerten Steifigkeit der Kleberschicht auch
der umgekehrte Effekt eintreten. Die Frequenzen in Tabelle 5.2 wurden mit Hilfe eines Laser-
Vibrometers an einem Bremsbelag mit und ohne Dampfungsblech gemessen. In diesem Fall
iiberwiegt der Steifigkeitseinfluss bei -10°C und 20 °C gegeniiber der zusétzlichen Masse, bei
60 °C verhilt es sich umgekehrt.
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1. Eigenfrequenz 2. Eigenfrequenz
Temperatur -10°C | 20°C | 60°C | -10°C | 20°C | 60°C
ohne 2773Hz | 2692Hz | 2588 Hz || 4078 Hz | 3972Hz | 3836 Hz
Dampfungsblech || 1.78% | 1.57% | 1.24% 1.46% | 1.35% | 1.08%
mit 2877Hz | 2734Hz | 2564 Hz || 4252 Hz | 4008 Hz | 3789 Hz
Dampfungsblech | 2.04% | 2.37% | 1.48% 1.85% | 238% | 1.18%
Tabelle 5.2: Eigenfrequenzen f und Lehr'sche DampfungsmaBe ¢ eines Bremsbelags ohne/mit Ddmp-
fungsblech
Biegedampfung

Das Dampfungsblech soll in erster Linie die Dampfung des gesamten Bremsbelags erhohen,

was an den Messwerten in Tabelle 5.2 ersichtlich ist.

Die hier vorgestellten theoretischen Grundlagen zur Biegeddmpfung von unendlich ausge-

dehnten Platten mit diinnen Dampfungsschichten finden sich bei Méser und Kropp [2010].

Bei Platten mit einer einzelnen diinnen Dampfungsschicht, einer sogenannten Entdréhn-
schicht, kann die Systemdampfung von Biegemoden unter der Annahme d; > dy analytisch

berechnet werden. Es gilt:

CoRe (Ey) dy (dy + dy)®
B3

(~3 (5.26)
Dabei bezeichnen die Indizes o; Grofen der Tragerplatte und ey Grofen der Dampfungs-
schicht. Um hohe Démpfungen zu erreichen, muss das Dampfungsmaterial einerseits einen
hohen Elastizitdatsmodul F», als auch einen hohen Verlustfaktor ¢, = ’72—2 besitzen. Auflerdem
ist die Dampfungsschicht moéglichst dick zu wéahlen, was mit Gewichts- und Bauraumzielen

schlecht zu vereinbaren ist.

Mit Materialwerten aus Moser und Kropp [2010] kann fiir eine 5mm Stahlplatte mit 1 mm

Entdrohnschicht eine Biegedampfung von ¢ = 0.8 % realisiert werden.

Eine starke Verbesserung kann erreicht werden, wenn auf die Dampfungsschicht noch ei-
ne steife diinne Platte geklebt wird. Dadurch wird die Dampfungsschicht nicht mehr auf
Léngsdehnung, sondern auf Schub beansprucht (engl. constrained layer damping). Die Tré-
gerplatte wird wieder mit e, bezeichnet, die Ddmpfungsschicht mit e und die diinne Abdeck-

schicht mit e3. Es besteht nun eine Frequenzabhéangigkeit der Dampfung, das Optimum des
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Lehr’schen Dampfungsmafes ¢ betrigt:
EsdsCo

By (2+ 1+ Q)

Die Frequenz dieses Maximums liegt bei

foa L cpdi Re (Go) A+ 2 (5.28)
vt dad3 B3 ' |

(5.27)

Nach Méser und Kropp [2010] sind jedoch in einem breiten Bereich um die optimale Frequenz
noch gute Dampfungswerte zu erreichen. Hier héingt die Hohe der Dampfung von (¢, und Fj
ab, die nun unabhéngig voneinander gewahlt werden kénnen. Der Schubmodul G5 geht nur
noch in die Bestimmung der optimalen Frequenz ein. Somit kénnen als Dampfungsschicht
vergleichsweise weiche Kunststoffe mit hohem Verlustfaktor eingesetzt werden und diese
mit einem diinnen Stahlblech ergéinzt werden. Die Dampfungsbleche, die in Bremsbeldge

eingebaut werden, besitzen im Allgemeinen diesen Aufbau.

Mit einem typischen Aufbau des Dampfungsblechs bestehend aus 0.1 mm Kleber und 0.5 mm
Stahlblech auf einer 5mm Stahlplatte wird ein Dampfungsmaximum ¢ ~ 20 % bei einer
Frequenz f = 1000 Hz erreicht. Somit kann mit einem vergleichbaren Gewichtszuwachs wie

bei der reinen Dampfungsschicht eine 25-fache Dédmpfung erzielt werden.

Hohe axiale Steifigkeit

Wiéhrend einer Bremsung wird durch den aufgebauten Bremsdruck der Bremssattel auf-
geweitet und die Bremsscheibe gemeinsam mit den Bremsbeldgen zusammengepresst. Der
dadurch fiir eine bestimmte Bremsverzogerung benotigte Kolbenweg ist jedoch aus Griin-
den des Bremsfliissigkeitshaushalts begrenzt und sollte fiir ein kundenwertiges Pedalgefiihl
minimiert werden. Ein Dampfungsblech sollte daher eine mdoglichst hohe statische axiale
Steifigkeit besitzen.

Axiale Entkopplung und Dampfung

Neben der statischen axialen Steifigkeit ist das dynamische Verhalten in axialer Richtung
von Bedeutung. Aus der Theorie der Modenkopplung abgeleitet, ist dies einer der zentralen
Stellhebel, um die Eigenfrequenzen von gerduschrelevanten Schwingformen zu beeinflussen,
siehe Kapitel 3.3.
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Tangentiale Entkopplung und Reibung

Flint u. a. [2004] beschrieben den Einfluss der Schubsteifigkeit des Ddmpfungsblechs auf das

Stabilitdtsverhalten von Bremsen gegeniiber der axialen Entkopplung.

Diese Steifigkeit ist dabei immer im Zusammenhang mit der Reibung zwischen Dampfungs-
blech und Bremskolben bzw. Bremsfaust zu betrachten. Die Wahl der Oberfliche des Damp-
fungsblechs hat dabei einen entscheidenden Einfluss. Eine Minimierung der Reibung kann
beispielsweise durch eine Edelstahloberflache erreicht werden, die ggf. zusétzlich noch befet-
tet wird, siehe Kapitel 6.6. Strukturierte Gummioberflachen oder eine zusétzliche Kleber-
schicht, die Bremsbelag und Bremskolben fest verbindet, stellen eine maximal steife Verbin-

dung zwischen Bremsbelag und Bremssattel sicher.

5.2.3 Eigenfrequenzmessung, Modalanalyse

Die Bestimmung der Biegeddampfung von Dampfungsblechen ist Thema zahlreicher Untersu-
chungen. Insbesondere Flint [2002] beschrieb in seiner Dissertation zahlreiche Gesichtspunkte

der Biegeddmpfung.

Biegeddmpfung in Form einer geddmpften Schubdeformation kann nur wirken, wenn das
Dampfungsblech auf eine steife Platte geklebt ist. Um fiir das Bremsenquietschen relevante
Materialgrofsen zu erhalten, sollten dabei sowohl die Steifigkeit, als auch die Dicke der Platte

vergleichbar mit einem Bremsbelag sein. Dies folgt auch direkt aus Gleichung (5.27).

Guggenberger [2007, 2009| zeigte, dass an der Konfiguration Riickenplatte und Dampfungs-
blech mit Hilfe von frei-frei Eigenfrequenzmessungen die Lehr’schen Dampfungsmafse ¢ fiir
die Eigenfrequenzen des Schwingsystems bestimmt werden konnen. Daraus lasst sich mit
Hilfe eines modalen Abgleichs eine materialspezifische Dampfung (, ermitteln. Da es sich
dabei um eine auf Resonanzen basierte Methode handelt, kénnen Démpfungswerte nur fiir

Eigenfrequenzen des Systems bestimmt werden.

Um die Frequenzabhingigkeit der Dampfung zu bestimmen, sollten somit Eigenfrequenzen
im gesamten relevanten Frequenzbereich liegen, also ab 1kHz. Eine weitere Bedingung ist,
dass die Eigenfrequenzen der Platte mdglichst weit auseinander liegen miissen. Dies erleich-
tert die Auswertung, da Dampfungswerte dann auch nach der 3 dB-Methode bestimmt wer-
den konnen und Messfehler sich nach Hoffrichter u. a. [2013] bei allen Auswertealgorithmen

weniger in den Ergebnissen niederschlagen.
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| | Flint [2002] | Denys und Thompson [2010] | Hoffrichter u.a. [2013] |

400mm 130mm 180mm
GroBe der Platte 50mm 38mm 50mm
5mm 6mm 5mm
166 Hz 1838 Hz 820 Hz
Eigenfrequenzen 459 Hz 5131 Hz 2262 Hz
Biegung 900 Hz 9898 Hz 4419 Hz
1499 Hz 15969 Hz 7247 Hz
2224 Hz

780 Hz 3713 Hz 1748 Hz
Eigenfrequenzen 1547 Hz 7700 Hz 3633 Hz
Torsion 2401 Hz 12205 Hz 5777Hz
17432 Hz 8290 Hz
Eigenfrequenzen 1577 Hz 9584 Hz 6694 Hz

In-Plane 19827 Hz

Tabelle 5.3: Vergleich der ersten Eigenfrequenzen der Platten von Flint [2002], Denys und Thompson
[2010] und Hoffrichter u. a. [2013], Werte Uber Finite Elemente Simulationen berechnet

Um Dampfungswerte unabhéngig von einer bestimmten Belaggeometrie bestimmen zu kon-
nen, schlugen Flint {2002, Denys und Thompson [2010] und Hoffrichter u. a. [2013] standar-
disierte Messungen an rechteckigen Ersatzplatten vor. Tabelle 5.3 fithrt die verschiedenen

Dimensionen und die sich daraus ergebende Verteilung der Eigenfrequenzen auf.

Zur Vermeidung von Fehlern in der Auswertung sollten nur solche Eigenfrequenzen beriick-
sichtigt werden, die einen ausreichenden Frequenzabstand zu allen anderen Eigenfrequen-
zen haben. Die Anregung erfolgt immer orthogonal zur Plattenebene, sodass die In-Plane
Schwingformen kaum angeregt werden. Eine geringe Anregung kann jedoch in der konkreten
Versuchsdurchfithrung nicht ausgeschlossen werden. Durch Anregung und Messung in einer
Ecke bzw. in der Mitte einer kurzen Seite der Platte kann die Amplitude der Biege- und Tor-
sionsmoden verstéirkt oder geschwiicht werden. Eine alleinige Anregung nur der Biegemoden
ist jedoch aufgrund der geringen Dimensionen der Stahlplatte praktisch nicht durchfiihrbar.
Trotzdem ermoglichen zwei getrennte Messungen gegebenenfalls eine erleichterte Auswer-

tung.

Insgesamt stehen bei Flint [2002] 4 Eigenfrequenzen bis 900 Hz zur Verfiigung, wenn die
Dampfung eine getrennte Auswertung der Eigenfrequenz bei 780 Hz und 900 Hz zulésst.
Im Bereich von 1500 Hz liegen drei Eigenfrequenzen nahe beieinander, die sich gegenseitig
beeinflussen. Der mogliche Auswertebereich liegt damit bei geringeren Frequenzen als der

Anwendungsbereich von Dampfungsblechen beim Bremsenquietschen.
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Bei einer sorgféltigen Durchfithrung des Hammerschlagversuchs kann eine Anregung der
In-Plane Moden ausgeschlossen werden. Somit stehen bei den Dampfungsmessungen von
Denys und Thompson [2010] 6 Eigenfrequenzen bis 12kHz zur Verfiigung. Die Schwingfor-
men bei 15969 Hz und 17432 Hz beeinflussen sich bei hoheren Dampfungen gegenseitig, sodass

diese nicht ausgewertet werden konnen.

Die von Hoffrichter u.a. [2013] gewéhlte Dimensionierung ermdoglicht die Auswertung bei
8 Frequenzen bis 8 kHz, wiederum unter der Voraussetzung, dass die vorhandene In-Plane
Schwingform nicht angeregt wird. Zwischen 10 kHz und 12 kHz folgen vier Schwingformen in

einem engen Frequenzbereich, die den Auswertebereich begrenzen.

Nach Hoffrichter u.a. [2013] ist eine hohe Wiederholbarkeit der Messungen gegeben, wenn
der Messaufbau, insbesondere die Lagerung der Platte, der Hammer zur Anregung und der
Beschleunigungsaufnehmer standardisiert sind. Auferdem ist ein einheitlicher Auswerteal-

gorithmus zur Bestimmung des Lehr’schen Dampfungsmafies ¢ zu verwenden.

Kiihn u.a. [2011] bestimmten die Steifigkeit und Dampfung eines Dampfungsblechs nicht
am Gesamtsystem aus Riickenplatte und Dampfungsblech, sondern maken die Steifigkeiten
der einzelnen Schichten des Dampfungsblechs getrennt. Die Bestimmung der Steifigkeit der

Kleberschicht alleine wurde dabei von Kiihn u. a. [2011] als aufwéndig beschrieben.

5.2.4 Kompressibilitatsmessung

Mit dem Standard EKB 1108 [2007] existiert ein vereinheitlichtes Messverfahren zur Be-
stimmung der axialen Steifigkeit von Démpfungsblechen, das zur Kompressibilitdtsmessung
im vorhergehenden Abschnitt kompatibel ist und auf dem gleichen Priifstand durchgefiihrt
werden kann. Daher wird die axiale Steifigkeit von Dampfungsblechen auch als Kompressi-
bilitdt bezeichnet. Durch die geringere Kompressibilitdt von Dampfungsblechen gegeniiber
dem Reibmaterial wird fiir die Auswertung der Kompressibilitdtsmessung eine hohere Ge-

nauigkeit des Priifaufbaus benotigt.

Bei Schwimmsattelbremsen wird das faustseitige Dampfungsblech auf einer groferen Fléche
belastet, als das kolbenseitige Dampfungsblech. Dadurch ist der axiale Druck niedriger und
die Druckverteilung gleichméfiger. Untersuchungen, inwieweit das Druckniveau und vor al-
lem die Druckverteilung die axiale Steifigkeit von Dampfungsblechen beeinflussen, sind nicht
bekannt.
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5.2.5 Dynamische Messung in axialer Richtung

Wie beim Reibmaterial ist auch beim Dampfungsblech zwischen der statischen und dyna-
mischen axialen Steifigkeit zu unterscheiden. Im Folgenden werden zwei Ansétze vorgestellt,
um die dynamische Steifigkeit von Dampfungsblechen zu bestimmen. Diese unterscheiden

sich vor allem in der statischen Vorspannung des Systems.

Messung ohne Vorspannung

Flint u.a. [2010] stellten ein Messverfahren vor, um die axialen Steifigkeiten und Dadmpfungen
verschiedener Dampfungsbleche in einem breiten Frequenzband zu bestimmen. Dabei wurde
ein Dampfungsblech zwischen zwei mit Beschleunigungsaufnehmern ausgestattete Metallzy-
linder geklebt, die dann iiber einen Hammerschlag angeregt wurden. Einer der Metallzylinder
war vollflichig mit dem Dampfungsblech verklebt, der andere nur auf einem diinnen Ring,
um die Druckverteilung eines Bremskolbens abzubilden. Als mechanisches Modell diente ein
System aus zwei Massen, die iiber eine Feder verbunden waren. Je nach Steifigkeit der Fe-
der und der Masse der Metallzylinder konnte die Eigenfrequenz des Feder-Masse Systems
variiert werden. Aus den Beschleunigungskurven der beiden Massen lieft sich nun leicht auf
die Steifigkeit und Dampfung der Feder schlieffen, dabei war die numerische Sensitivitéit in
der Nahe der Eigenfrequenz am grofsten. Grundsétzlich ist jedoch eine Auswertung in einem

breiten Frequenzbereich moglich.

Flint u. a. [2010] zeigten, dass mit diesem Messverfahren Steifigkeits- und Dampfungswerte
mit hoher Reproduzierbarkeit gewonnen werden konnen. Es bleiben jedoch einige Einschran-
kungen bestehen. So ist das System nicht vorgespannt. Der Einfluss einer zusétzlichen sta-
tischen Belastung kann damit nicht beurteilt werden. Dariiber hinaus muss bei den meisten
Déampfungsblechen ein zusétzlicher Kleber aufgetragen werden, um auch die kolbenseitige
Masse fest mit dem Blech zu verbinden. Dies kann sowohl die Steifigkeits-, als auch die

Dampfungswerte beeinflussen.

Um aus den Steifigkeitswerten nun Materialparameter fiir ein Finite Elemente Modell des
Déampfungsblechs zu erhalten, wird der Messaufbau mit Finiten Elementen modelliert, siehe
Abbildung 5.13 (rechts). Damit konnen die frequenzabhingigen Steifigkeitswerte approxi-
miert werden. Es ist eine sehr hohe Sensitivitit der Querkontraktionszahlen der Gummi- und
Kleberschichten auf das Messergebnis zu erkennen. Da die Kontaktfliche der kolbenseitigen
Masse schmal ist, wird das Dampfungsblech dort nicht nur auf Kompression, sondern auch

auf Schub beansprucht, was bei fast inkompressiblem Material grofse Unterschiede hervorruft.
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Abbildung 5.13: Messaufbau zur Bestimmung der axialen Steifigkeit von Dampfungsblechen: Bild aus
Flint u. a. [2010] mit freundlicher Genehmigung der Fa. TRW Automotive (links), Finite
Elemente Modell (rechts)

Die ermittelten Steifigkeiten hdngen damit auch stark von der verwendeten Diskretisierung

des Finite Elemente Netzes ab.

Nach Steinhilper und Roper [1994] ist bei fast inkompressiblem Material, z.B. Gummi, nur
der Schubmodul G ein reiner Werkstoftkennwert und somit geometrieunabhingig. Der Elas-
tizitatsmodul F, der sich durch £ = 2(1 4+ v)G berechnen lésst, ist zur Berechnung nicht
geeignet, da der Gummi durch die Vulkanisation an den Stahlblechen in seiner Verformung
behindert wird. Die Ergebnisse sind also stark von der jeweiligen Kolbengeometrie abhéangig
und koénnen insbesondere bei Faustsattelbremsen nicht auf den dufleren Bremsbelag iiber-

tragen werden, der im Kontakt mit den Faustfingern steht.

Messung mit Vorspannung

Hornig und von Wagner [2013] untersuchten Proben mit und ohne Démpfungsblech bei dy-
namischer axialer Anregung. Dabei ist zu erkennen, dass die Elastizitit der Reihenschaltung
Reibmaterial-Dampfungsblech priméar aus dem Reibmaterial stammt. Basierend auf diesen
Ergebnissen tragt das Dampfungsblech also nur untergeordnet zur Entkopplung in axialer
Richtung bei.

5.2.6 Shore-Harte

Fiir den Gummianteil der Dampfungsbleche konnen Messungen der Shore-Hérte verwendet
werden, um Riickschliisse auf die Materialkennwerte E und G zu erhalten. Entsprechende
Zuordnungen sind unter Beriicksichtigung eines Formfaktors k& bei Steinhilper und Roper
[1994] zu finden. Die Shore-Hérte wird durch den Widerstand des Gummis gegeniiber einer
normierten Metallspitze gemessen ISO 7619 [2012].
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Werkstoff Elastizitatsmodul [MPa]
Graphitauspragung | Name statisch | Ultraschall | Eigenfrequenz
Lamellengraphit EN-GJL-150 92000 108000 117000
EN-GJL-200 102000 127000 130000
EN-GJS-400-15 164000 172000 172000
Kugelgraphit EN-GJS-600-3 168000 173000 174000
EN-GJS-1000-5 166000 162000 168000
Vermiculargraphit EN-GJV-300 126000 149000 144000

Tabelle 5.4: Vergleich der Uber statische und dynamische Messungen bestimmten Elastizitatsmoduln von
Graugusswerkstoffen, entnommen aus Trubitz u. a. [2004]

5.3 Stahl- und Gussbauteile

Aufgrund der Isotropie von Stahl und Gusswerkstoffen ist die Bestimmung der Material-
parameter weniger aufwandig. Dariiber hinaus zeigen diese Werkstoffe innerhalb des fiir
das Bremsenquietschen relevanten Temperaturbereichs zwischen -10°C und 200 °C nur ei-
ne gering ausgepriagte Temperaturabhéangigkeit. Andererseits bestimmen die Bremsscheibe,
der Bremssattelhalter, die Bremsfaust und der Radtriger aufgrund ihrer Abmessungen das
Schwingverhalten der Bremse entscheidend, sodass kleine Fehler in der dynamischen Model-
lierung, z.B. durch ungenaue Materialkennwerte, die Prognosegiite der Bremsgeréuschsimu-

lation stark einschrianken.

Trubitz u.a. [2004] bestimmten den Elastizitdtsmodul von Grauguss unterschiedlicher Aus-
pragungen (mit Lamellengraphit, mit Kugelgraphit und mit Vermiculargraphit) iiber ver-
schiedene Messverfahren und verglichen deren Ergebnisse. Neben statischen Zug-, Druck-
und Biegeversuchen wurden dynamische Messungen mittels Ultraschall bei einer Anregungs-
frequenz von 1 MHz und 5 MHz durchgefiihrt. Aufserdem wurden die Messergebnisse mit
Eigenfrequenzmessungen an stabférmigen Proben von 80 mm Lénge verglichen. Durch eine
statistische Auswertung konnte fiir die Ultraschallmessung ein Fehler unter 3 % und fiir die

Eigenfrequenzmessung unter 2 % sichergestellt werden.

Der dynamische Elastizitdtsmodul war fiir alle untersuchten Gusswerkstoffe hoher als der sta-
tisch ermittelte. Dabei war der Unterschied beim Grauguss mit Lamellengraphit am starksten
ausgepragt, siehe Tabelle 5.4. Dieser Werkstoff wird oft zur Herstellung von Bremsscheiben

verwendet.

Im Bereich zwischen -40°C und 20 C stellten Trubitz u. a. [2004] eine Temperaturabhéngig-

keit von Grauguss mit Kugelgraphit von -40 MPa /K fest. Bei einer angenommenen Genauig-
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Abbildung 5.14: Gummilager zur Anbindung und Entkopplung eines Lenkers an die Karosserie

keit der Messung von +2 % entspricht dies einer Schwankung von 172 K. Der Temperaturein-
fluss kann also gegeniiber der Messungenauigkeit bei der Bestimmung des Elastizitdtsmoduls

vernachléssigt werden.

5.4 Gummilager

Neben den oben behandelten Gummischichten im Dampfungsblech gibt es weitere Gummi-
bauteile im Bremssystem, die zur Entkopplung verbaut sind. So besitzen die Vorder- und
Hinterachse eines Fahrzeugs zahlreiche Gummilager um eine entsprechende elastokinemati-
sche Fahrwerksabstimmung realisieren zu kénnen. Auferdem sollen dadurch Schwingungen,
die durch das Abrollen des Reifens auf der Fahrbahn entstehen, durch Impedanzspriinge

abgemindert und nicht an die Karosserie weitergeleitet werden.

Das dynamische Verhalten eines Gummilagers konnte durch die Bestimmung der Shore-Hérte
des Gummis, siehe Kapitel 5.2, und der rdumlichen Modellierung des jeweiligen Gummila-
gers abgebildet werden. Da die Gummilager jedoch eine vergleichsweise geringe raumliche
Ausdehnung besitzen, ist eine detaillierte Modellierung der Geometrie und des Materials
nicht zweckmaéfig. Stattdessen wird rechnerisch oder iiber Messungen eine Ersatzsteifigkeit
ermittelt und das gesamte Gummilager als einzelne Feder im Modell abgebildet. Analog kann

eine Ersatzdampfung bestimmt werden.

Die Gummilager haben aufgrund des damit hergestellten Impedanzsprungs einen grofsen

Einfluss auf die Wahl der Systemgrenzen und werden in Kapitel 7 gesondert betrachtet.
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6 Kontakte

In diesem Kapitel wird die Modellierung der Kontakte naher untersucht. Insbesondere der
Einfluss der Kontaktmodellierung auf die Ergebnisse der Bremsgerduschsimulation ist von

besonderem Interesse.

Zu Beginn werden die allgemeinen Gleichungen der Kontaktmechanik vorgestellt, um dar-
aus die besondere Situation des gleitenden Kontakts unter Berticksichtigung einer konstan-
ten Fiihrungsgeschwindigkeit abzuleiten. Neben diesem speziellen Aspekt, der an der Kon-
taktstelle zwischen Bremsscheibe und Bremsbelag auftritt, ist auch der Kontakt zwischen
Bremssattelhalter und Bremsbelagriickenplatte im Bereich der Hammerkdpfe fiir die Finite

Elemente Modellierung von grofser Bedeutung.

6.1 Kinematik

Die folgende Darstellung der Kontaktkinematik orientiert sich an Wriggers [2002, 2006].

Die beiden Korper B! und 98?2 mit den Kontaktflichen T'(, und I'%, definieren einen Kon-
takt. Dabei bezeichnet im Folgenden der obenstehende Index 1 die Master-Flache und 2
die Slave-Fliche. Sei #? ein Knoten oder Integrationspunkt auf der Slave-Fliche T'%. Die-
ser wird auf die Master-Fliche T'l, projiziert. Unter der Annahme, dass T'{, in der aktuellen
Konfiguration ¢ zumindest lokal konvex oder eben ist, existiert eine eindeutige Projektion.
Die Projektion in der aktuellen Konfiguration sei mit «!(¢) bezeichnet, wobei £ die Abhén-
gigkeit vom Verschiebungszustand verdeutlicht. I' C T'% bezeichne die Fliche des aktuell

geschlossenen Kontakts.

Sei n(¢) die dufere Einheitsnormale an T'f,. Aufgrund der Projektionseigenschaft gilt dann
x? — x'(§) = d n mit dem Abstand d € R. Mit den beiden Einheitsvektoren ¢; | 7 und
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Abbildung 6.1: Kontaktkinematik mit Slave-Flache I'? oben und Master-Flache I'! unten

t, = t; x n wird ein lokales Koordinatensystem definiert, wie in Abbildung 6.1 dargestellt.

Die Durchdringung gy ist fiir offene und geschlossene Kontakte definiert durch:
gy = (&) —x?)" A =—d (6.1)

Auflerdem wird noch die tangentiale Auslenkung g benotigt. Beim Schliefen des Kontakts
gilt aufgrund der Projektion (22 — &'(¢))'t; = 0. Bei reibbehafteten Kontakten konnen

danach auch Tangentialspannungen 7 auftreten. In diesem Fall ist

gr=((a' =)'t )t + ((a' - %) ts) 12 £ 0. (6.2)

6.2 Kontaktsteifigkeit

Zur Einhaltung der Kontaktbedingungen gibt es verschiedene Ansétze. Hierzu zéhlen Straf-
terme, Lagrange-Multiplikatoren oder Kombinationen aus beiden. Eine vollstdndigere Auf-
listung findet sich bei Wriggers [2002]. In dieser Arbeit wird der Einfluss unterschiedlicher

Strafparameter auf die Eigenfrequenzen im hoérbaren Bereich untersucht.

Bei einer Kontaktformulierung mittels Strafparametern wird die Kontaktbedingung nicht
exakt erfiillt, sondern nur naherungsweise. Der Fehler findet sich in der Durchdringung gy
wieder. Wenn gy > 0 ist der Kontakt geschlossen, fiir gn < 0 findet kein Kontakt statt. Um
diese Durchdringung zu minimieren, wird beim geschlossenen Kontakt ein Kriftepaar N1
bzw. IN? aufgetragen, das die beiden durchdringenden Bauteile wieder auseinanderdriickt.

Beispiele fiir Relationen zwischen Durchdringung und Kontaktkraft sind in Abbildung 6.2
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P A pA pA

Abbildung 6.2: Kontaktsteifigkeiten: ideal (links), exponentiell (Mitte), linear (rechts)

zu finden. Dabei ist zu beachten, dass die Relation fiir den Idealfall nicht durch eine Funk-
tion ausgedriickt werden kann, sondern nur approximierbar ist. Diese Funktion p(gy) > 0
wird dabei als Kontaktsteifigkeit bezeichnet. Beispiele fiir p sind lineare, polynomiale oder
exponentielle Funktionen. Je grofser die Werte von p bzw. (g—’l’v, desto exakter werden die
Kontaktbedingungen erfiillt, allerdings verschlechtert sich dabei die Konditionierung der
Steifigkeitsmatrix K. In gingigen Finite Elemente Programmpaketen wie z.B. Abaqus sind
standardmafig lineare Kontaktsteifigkeitsfunktionen definiert, die eine ca. 1000-fach héhere
Steifigkeit in Normalenrichtung besitzen, als das Material der beiden Korper 8, und B,
siehe Dassault Systémes [2012].

P RO fir 20 e o
' 0 fiir gy <0 '
N! ::/a'ldA N? = /0'2dA (6.3)

Dabei wird jeweils iiber die Kontaktfliche bzw. im diskretisierten Modell iiber die zu einem

Knoten bzw. Integrationspunkt gehoérende Elementfliche integriert.

In Koordinatenschreibweise gilt

U:{MM)MYMZO, (6.4)

0 fir gy < 0
wobei der obere Index zur Ubersichtlichkeit weggelassen wird.

Wriggers [2002] folgert aus Beobachtungen in der Mikrokontaktmechanik, dass eine exponen-
tielle Funktion p(gyn) = czexp (—cq4g%) mit c3 > 0, ¢4 > 0 oder eine polynomiale Funktion
plgn) = engh mit 2 <n < 3.33, ¢y > 0 die im Kontakt entstehenden plastisch verformten
Mikrokontaktplateaus mathematisch am besten widerspiegeln. Aufgrund fehlender Linearitét

dieser Kontaktgesetze und der dabei entstehenden schlechten numerischen Konditionierung
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der Systemmatrizen sind jedoch lineare Kontaktgesetze bei Anwendungen haufig vorzuzie-
hen. Weitere Details zur Mikrokontaktmechanik sind bei Popov [2010] oder Wriggers [2006]

zu finden.

Wenn die Steifigkeit des Kontakts hoher ist, als die der angrenzenden Bauteile, hat die kon-

krete Wahl der Funktion p(gy) nur einen sehr geringen Einfluss auf die Eigenfrequenzen und
Op
99N
sein. Bei Kontaktsteifigkeitsfunktionen die einen exponentiellen Verlauf besitzen, wie in Ab-

Eigenschwingformen im horbaren Bereich. Die Steigung muss hierfiir ausreichend grofs
bildung 6.2 in der Mitte, ist dies bei niedrigen Kontaktdriicken zu bedenken und gegebenen-
falls durch einen zusétzlichen linearen Term zu berticksichtigen p(gn) = coexp (gn) + c19n-
Ein weiterer Nachteil von rein exponentiellen Kontaktsteifigkeitsfunktionen p ist, dass
p(gn) > 0 fir gy < 0. Das heifst, dass auch bei einem nicht geschlossenen Kontakt Nor-
malspannungen o libertragen werden oder die Funktion der Normalspannung ¢ in Gleichung
(6.4) nicht stetig ist.

In reibbehafteten Kontakten gelten die gleichen Uberlegungen fiir die Tangentialspannungen
T = 7it; + 7oty Dabei ist gegebenenfalls zwischen einem haftenden und einem gleitenden

Kontakt zu unterscheiden.

Im Falle eines linearen Kontaktsteifigkeitsgesetzes wird die Steifigkeit in Richtung der au-
fseren Einheitsnormalen m mit ey und im Falle von Haften in tangentialer Richtung mit ep

bezeichnet.

0 = €N gN T =€r gr (6‘5)

6.3 Variationsformulierung

Zur Losung der Kontaktgleichungen wird entsprechend der Kontinuumsmechanik Hamil-
ton’s Prinzip der Minimierung des Gesamtpotentials L. = T — U angewandt. Aufgrund
des nichtkonservativen Verhaltens von Kontakten mit Reibung ist keine Definition des Ge-
samtpotentials moglich, wohl aber eine Potentialvariation nach dem Prinzip der virtuellen

Verschiebungen bzw. virtuellen Kréfte.

Im Folgenden werden die Potentialvariationen 011y und 0Il7 in Richtung der duferen Ein-
heitsnormalen und in tangentialer Richtung hergeleitet. Dabei ist bei 611y zwischen Haften,
Gleiten und Gleiten mit zusétzlicher bekannter und konstanter Fiithrungsgeschwindigkeit v

zu unterscheiden.
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Um spater lineare Gleichungen zur Losung der Stabilitatsaufgabe zu erhalten, miissen diese
linearisiert werden. Dazu wird die zweite Variation des Potentials bestimmt und mit dem

Operator A bezeichnet.

6.3.1 In Richtung der Einheitsnormalen

Das Potential in Richtung der Einheitsnormalen kann direkt angegeben werden.

Iy = /F/OQN (o!) 7 de dA (6.6)

Im Fall einer linearen Kontaktsteifigkeit p(gn) = en gy folgt

gN PR 1
HN = /F/O EN f ntln dg dA = a/IﬂEN g]2\7 dA (67)

Das Potential Il entspricht dem einer Feder mit Federsteifigkeit ey und Auslenkung gy,

integriert iiber die gesamte Kontaktflache T'.

Die Potentialvariation 0II einer virtuellen Verschiebung, auch als Arbeit oder erste Potenti-
alvariation bezeichnet, kann nun durch Anwendung des linearen Operators ¢ auf II bestimmt

werden.

1
(SHN =0 (5 /EN gJQV dA) I/EN gN 59N dA = /O’ 59N dA (68)
T T

T

Nun kann die Anderung des Potentials IIy bzgl. einer infinitesimalen Verschiebung &gy
bestimmt werden. Dies reicht fiir ein nichtlineares System, wie es in der Kontaktmechanik
besteht, jedoch nicht aus, hier ist auch noch die zweite Potentialvariation zu bestimmen, die

fiir das Newton-Schema bendtigt wird.

Der linearisierte Ausdruck bzw. die zweite Potentialvariation ist

AéHN =A </ EN N 59N dA> = /GN AgN 59N _'_gN A(SgN dA (69)
r r \N,_/

~

Der Term Adgy kann unter bestimmten Voraussetzungen unberiicksichtigt bleiben. Dazu
miissen die Basisvektoren n und ¢; wahrend eines Iterationsschrittes des Newton-Schemas

unverdndert bleiben. Dies bedeutet mechanisch, dass die Kontaktflichen eben sind und nicht
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verkippen. Bei der hier beschriebenen Stabilitdtsanalyse mit linearen Elementen ist dies
erfiillt.

Eine Herleitung der zweiten Potentialvariation unter Beriicksichtigung aller Terme ist bei
Wriggers [2002] zu finden.

Die Vereinfachung an dieser Stelle fiihrt gegebenenfalls zu Fehlern in der Steifigkeitsmatrix
K. Diese bleiben in der konkreten Anwendung jedoch klein, da |Agy dgn| > |gn Adgn| in
der Nahe des Gleichgewichts ist.

6.3.2 In Tangentialrichtung bei Haften

Im Fall, dass die Tangentialspannung kleiner oder gleich dem Produkt aus Reibkoeffizient

und Normalspannung ist, d.h. ||7|| < p o, liegt Haften vor. In diesem Fall gilt 7 = e gr.

Der Arbeitsausdruck in tangentialer Richtung bei haftenden Kontakten ist analog dem Aus-

druck in Richtung der Einheitsnormalen.

5HT = /ET ggw 5gT dA = /‘Tt 5gT dA (610)
r T

Auch die linearisierte Grofe AJII bleibt analog, dabei bleibt hier Adgy unberiicksichtigt.

Al = A </ er gtT ogr dA) = / er AgtT ogr +gtT Adgr | dA (6.11)

~
~

Die Gleichungen in Tangentialrichtung beim Haften entsprechen exakt denen in Richtung der
Einheitsnormalen. Der einzige Unterschied besteht darin, dass nun vektorwertige Grofen T
und gr auftreten. Als Ersatzmodell dient in beiden Féllen eine Feder mit der Federsteifigkeit
ex bzw. ep, die bei geschlossenem Kontakt die beiden Korper B* und B2 auseinanderdriickt

bzw. am Gleiten hindert.

6.3.3 In Tangentialrichtung bei Gleiten

Wenn die Tangentialspannung 7 ansteigt und die Grenze p o iiberschritten wird, fangen die
beiden in Kontakt befindlichen Flachen an gegenseitig zueinander zu gleiten. In diesem Fall

berechnet sich die Tangentialspannung nicht mehr als Produkt aus Tangentialsteifigkeit er
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und Auslenkung g7, sondern es gilt |7| = po. Die Richtung der Tangentialspannung folgt

aus der Richtung des Vektors der Relativgeschwindigkeit v,.;.
Upel = gT Urel = Urel1 L1 + Uper2 Lo (612)

Zusétzlich sei noch der normierte Richtungsvektor n der Relativbewegung definiert, um die
nachfolgenden Gleichungen zu vereinfachen. Dieser ist vom Basisvektor der &ufseren Ein-

heitsnormalen 72 zu unterscheiden.

n= e _ 97 fir v # 0 (6.13)
[vretll [vredl]
Der Fall ||v,¢| = 0 wird ausgeschlossen, da in diesem Fall Haften eintritt. Somit gilt:
T=uo HvrelH =uomn n'n=1 (6.14)
Urel

Der Reibkoeffizient p = p (||vyel| ;o) wird allgemein als abhéngig vom Betrag der Rela-
tivgeschwindigkeit ||v,¢|| und der Normalspannung o angenommen. Die virtuelle Arbeit in

tangentialer Richtung ist dann

ol = /Tt ogr dA = /u on' dgr dA. (6.15)
r r
Die ausfiihrliche Herleitung der Linearisierung dieses Ausdrucks ist in Anhang B.2 zu finden.

Adlly = Adllrg + Adllrp + Adllppy (6.16)

mit

AéHTK = / (a—’u g ‘I‘,LL) EN ’nt AgN 5QT dA
T

do
Mot = [ =5 (n nt) Agh Sgr dA
T 0 H'vrelH
Adllrp, = | ”’;—UZH (I —n n') Agh dgr dA (6.17)

Die mechanische Erklarung der drei Summanden folgt im néchsten Abschnitt.

In diesen Gleichungen sind jedoch die Gréfsen ||v,¢| und m noch unbekannt, da sie von der
Unbekannten Agr abhéngen. In einer Berechnung mittels explizitem Zeit-Integrationsschema
konnen die Ergebnisse aus dem vorherigen Zeitschritt betrachtet werden, um ||v,¢| und n

naherungsweise zu bestimmen. Dies ist jedoch bei einer linearen Stabilitdtsanalyse auf Basis
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einer Eigenwertberechnung nicht méglich. Im néchsten Abschnitt wird die Variationsformu-
lierung unter Beriicksichtigung einer zuséatzlichen bekannten und konstanten Fiihrungsbewe-
gung betrachtet, die iiber den Vektor vy beschrieben wird. In diesem Fall konnen Ansétze

fiir ||v,¢|| und n gefunden werden, die unabhéngig von den Unbekannten gy und gr sind.

6.3.4 In Tangentialrichtung bei zusatzlicher Fihrungsgeschwindigkeit

In der Situation des vorherigen Abschnitts wird noch eine zusétzliche konstante und bekannte
Fithrungsgeschwindigkeit vy aufgebracht. Diese wird in der spateren Anwendung der Finite
Elemente Methode nicht durch ein bewegtes Netz dargestellt, sondern wird entweder durch
Euler-Koordinaten abgebildet, d.h. das Material bewegt sich im rédumlich feststehenden Netz

oder alternativ, nur durch die Anpassung der Gleichungen der Kontaktmechanik. Es gilt:
Vpel = Vo + gr (6.18)

Unter der schon in Kapitel 3 getroffenen Annahme, dass die Schwinggeschwindigkeit gr viel
kleiner als die konstante Relativgeschwindigkeit vy ist, konnen die Ausdriicke fiir ||v,.¢|| und

n vereinfacht werden und sind dann unabhéngig von gy und gr.

Vrel ~ Vo

[vretll = [lvo + grll ~ [lvol| = ~ (6.19)
[vretll [voll
Fiir die Potentialvariation gilt wie im vorherigen Fall in Gleichung (6.15):
5HT = /Tt 5gT dA = /M o 'I’I,t 5gT dA. (620)
r r
Der linearisierte Ausdruck ist ebenfalls wie oben
Al = Adllrg + Adllrp + Adllppy (6.21)
mit
op t
AéHTK = — 0 ‘I—,u EN M AgN 5gT dA
T 30
o o t iy
A6 rp_ = o (n n ) Agr dgr dA
r Ollvoll
o no t -
Adllrpy == / ool (I —nn')Ag} dgr dA (6.22)
r 1Yo
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Aufgrund der Unabhéngigkeit der Grofen ||vg|| und m von den Unbekannten gy und g7 sind
dies nun lineare Ausdriicke in dgr bzw. Agy und Agr. Die Herleitung ist in Anhang B.2 zu
finden.

Durch Adllrg folgen schiefsymmetrische Eintrdge in der zirkulatorischen Matrix IV, wie
sie durch den Effekt der Modenkopplung entstehen, siehe Kapitel 3.3 oder Gleichung (3.28).
Neben einem gegebenenfalls vorhandenen Gradienten des Reibwerts i bzgl. der Normalspan-
nung o geht der Absolutwert von p in das linearisierte Potential ein. Auferdem héngt die

Grofse der unsymmetrischen Eintrage von der Kontaktsteifigkeit ey ab.

Der Term Adllrp_ ergibt symmetrische Eintrdge in der Dadmpfungsmatrix D, wie sie durch
das geschwindigkeitsabhéngige Reibgesetz verursacht werden. Bei einer mit zunehmender Ge-
schwindigkeit abfallenden Reibkennlinie sind diese Eintrdge negativ semidefinit, vgl. Kapitel
3.1 oder Gleichung (3.10). Aufserdem geht die Normalspannung o in die Hohe der negativen

Déampfung ein.

Der letzte Ausdruck Adllrp, repriasentiert den Mechanismus der positiven Reibungsddmp-
fung aus Kapitel 3.2 oder Gleichung (3.22), der sich durch eine positiv semidefinite Da&mp-
fungsmatrix D abbilden lasst. Hier ist eine Proportionalitét bzgl. 1 und o gegeben, aufserdem
ist die zweite Variation des Potentials umgekehrt proportional zum Betrag der Relativge-

schwindigkeit ||vy]|.

6.4 Kontakt zwischen Bremsscheibe und Bremsbelag

Im Kontakt zwischen Bremsscheibe und Bremsbeldgen besteht eine konstante Fiihrungsge-
schwindigkeit vy. Krifte, die durch eine Veranderung der Relativgeschwindigkeit verursacht
werden, bleiben unberiicksichtigt. Da Bremsenquietschen sowohl bei Stoppbremsungen, als
auch bei Schleppbremsungen mit konstanter Fiihrungsgeschwindigkeit vy auftritt, werden
diese Krifte als vernachldssigbar angesehen. Spelsberg-Korspeter [2009] zeigte, dass diese
Kréfte durch nichtlineare Terme beschrieben werden, die bei einer Stabilitdtsanalyse nicht

betrachtet werden konnen.

Aufgrund der Relativgeschwindigkeit ergeben sich neben den, in jedem Kontakt auftretenden,
Eintrdgen in der Steifigkeitsmatrix K auch die im letzten Abschnitt betrachteten Eintrage

in der zirkulatorischen Matrix IN und in der Dampfungsmatrix D.

Die Anteile der zirkulatorischen Matrix IN sind proportional zu (g—g o+ ,u) en. Reibwert-

messungen zeigen eine leichte Abhéngigkeit des Reibkoeffizienten p zwischen Reibmaterial
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T H 1 \ 10 \ 100 \ 1000 \10000 \100000\1000000\

Frequenz f || 1737Hz | 18151z | 1849z | 18461z | 185217 | 18531z | 1853 Hz
Dampfung ¢ || 4.64% | 2.70% | 0.76% | -4.96% | -6.78% | -6.74% | -6.712%

Tabelle 6.1: Frequenz und ggf. negative Da&mpfung einer instabilen Schwingform in Abhangigkeit der di-

mensionslosen Kontakisteifigkeit E;Nl .

und Grauguss vom Kontaktdruck o, es gilt jedoch ’g—’; 0’ < u. Die Kontaktsteifigkeit ey,
die ansonsten hauptséichlich aus numerischen Aspekten bestimmt ist, geht direkt in die zir-

kulatorische Matrix ein.

Fiir ey — oo erhoht sich neben den zirkulatorischen Anteilen auch die Kontaktsteifigkeit
in Richtung der Einheitsnormalen. Die Steifigkeit der Serienschaltung Reibmaterial - Kon-
takt - Bremsscheibe wird dann durch das Reibmaterial bestimmt, welches das am starksten

elastische Element ist.

Numerische Untersuchungen bestétigen, dass im hoérbaren Frequenzbereich die Ergebnisse
der Stabilitdtsanalyse nicht von der konkreten Wahl von ey abhéngen, sobald die Kontakt-
steifigkeit ey deutlich hoher als die axiale Materialsteifigkeit des Reibmaterials Ej33 ist, siehe
Tabelle 6.1. Um eine vom gewihlten Einheitensystem unabhéngige Darstellung zu erhalten,

wird dabei die dimensionslose Konstante E;SN " betrachtet. Dabei entspricht [.; der charak-

teristischen Elementlange.

Fiir ey — 0 verschwinden die zirkulatorischen Anteile und es findet keine Modenkopplung
statt. Allerdings ist der Fehler in den Kontaktbedingungen und damit den Simulationser-

gebnissen aufgrund der geringen Kontaktsteifigkeit grofs.

6.5 Kontakt zwischen Belagriickenplatte und
Bremssattelhalter

Die Kontakte zwischen den Belagriickenplatten im Bereich der Hammerképfe und dem
Bremssattelhalter und ggf. der Bremsfaust sind gepriagt von zwei verschiedenen Zustan-
den. Solange keine Instabilitdat im Bremssystem auftritt, findet keinerlei Relativverschiebung
oder dynamische Anregung zwischen den beiden Kontaktpartnern statt. Wéahrend der Ge-
rauschabstrahlung hingegen, konnen tangentiale Relativbewegungen der Kontaktpartner be-
obachtet werden. Entsprechende Messungen mittels Laservibrometrie am Bremsengerausch-

priifstand der BMW Group zeigen diese Relativbewegungen im pm-Bereich.
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Abbildung 6.3: Kontakt zwischen Belagriickenplatte (dunkel) und Bremssattelhalter (hell)

6.5.1 Modellierung mit Coulomb’scher Reibung

Bei quasistatischen Bewegungen und Schwingungen im unteren Hz-Bereich, deren Amplitu-
den einige mm betragen, kann der Kontakt zwischen Belagriickenplatte und Bremssattelhal-

ter mit dem Coulomb’schen Reibgesetz beschrieben werden, sieche Abbildung 6.3.

Die Verlustarbeit durch Coulomb’sche Reibung fiihrt jedoch weder zu viskosen noch zu struk-
turellen Dampfungstermen, wie in Abbildung 6.4 anhand der Hysteresekurven zu erkennen
ist. Die Hysteresekurve fiir einen einzelnen viskosen Dampfer beschreibt im Allgemeinen
eine Ellipse mit waagerecht und senkrecht ausgerichteten Halbachsen. Bei einer Feder mit
komplexwertiger Federsteifigkeit ist eine ellipsenformige Hysteresekurve zu erkennen, deren
Halbachsen schriag ausgerichtet sind. Die rechtwinklige Hysteresekurve eines Kontakts mit
Coulomb’scher Reibung ist daher nicht direkt abzubilden.

Um den Dampfungseffekt dennoch abbilden zu kénnen, wird eine dquivalente viskose Damp-
fung ermittelt. Sei u = w4, cos (2t) die Tangentialverschiebung in einem Kontakt mit Cou-
lomb’scher Reibung wihrend eines Schwingzyklus mit der Frequenz ). Dann betragt die

Verlustarbeit W wahrend einer Periode T = %’T:

W =4 u N tnas (6.23)

Hier bezeichnet p den Reibkoeflizienten sowie N die Normalkraft im Kontakt, sieche Ab-

bildung 6.4. Bei der gleichen Verschiebung u = w4, cos (Qt) in einem viskosen Démpfer d
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Abbildung 6.4: Hysteresekurven: viskoser Dampfer (links), Feder und viskoser Dampfer bzw. Feder mit
komplexwertiger Federsteifigkeit (Mitte), Coulomb’sche Reibung (rechts)

betragt die Verlustarbeit W {iber einer Periode T' = %”:

W=rQdu? (6.24)

max

Die Coulomb’sche Reibung kann also mit dem &quivalenten viskosen Dampfer

4u N
d= ———
T Q Umax

(6.25)

ersetzt werden.

Allerdings gilt die Aquivalenz nur fiir eine bestimmte Frequenz 2 und Amplitude ... Bei
einer Stabilitdtsanalyse zur Simulation von Bremsenquietschen sind die anregende Frequenz
Q und die Amplitude w4, jedoch im Allgemeinen unbekannte Grofen. Wenn von einem
parallel durchgefiihrten Versuch her die kritische Frequenz f bzw. () = 27 f und iiber eine
Laservibrometrie-Messung die Amplitude der Relativverschiebung u,,,, bekannt sind, kann

ein dquivalenter viskoser Dampfer bestimmt werden.

Im folgenden Kapitel wird nun die Giiltigkeit der getroffenen Annahme von Coulomb’scher
Reibung bei den bei Bremsenquietschen auftretenden Amplituden und Schwingfrequenzen

untersucht.

6.5.2 Modellierung bei hochfrequenten Schwingungen

Popov [2010] untersuchte hochfrequente Reibungsphdnomene und zeigte, dass viele Kontakt-
paarungen bei hohen Frequenzen im Bereich einiger kHz einen sehr kleinen Reibungskoeffi-
zienten p besitzen. Es existieren jedoch auch Kontaktpaarungen in Verbindung mit Gummi

und Aluminium, die ein anderes Verhalten zeigen.
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Abbildung 6.5: Schemazeichnung (links) und Messaufbau (rechts) der Messungen zur Ermittlung des
dynamischen Reibkoeffizienten,
Bild von J. Starcevic, Institut fir Mechanik, TU Berlin, entnommen aus Popov [2010]

Der Versuchsaufbau von Popov [2010] besteht aus einer nahezu zylindrischen Masse, die an
beiden Enden auf einer frei wihlbaren Oberfliche aufliegt. Der Abstand der beiden Aufla-
gerpunkte kann durch einen Piezoaktuator im pum-Bereich variiert werden, siehe Abbildung
6.5. Bei ausgeschaltetem Piezoaktuator gilt fiir die zum Verschieben der Masse in Richtung

u bendtigte Kraft Fi,:
Fstat - FRl + FR2 =2 Hstat FN = Wstat M g, (626)

wie in Abbildung 6.6 links zu erkennen ist.

Sobald der Piezoaktuator mit einer hochfrequenten Wechselspannung U angeregt wird, fallt
die zum Verschieben der Masse benotigte Kraft Fy,, stark ab. Durch die Lingenénderung
des Piezoaktuators verdndert sich der Abstand der beiden Auflagerpunkte und die beiden
Reibungskrifte Fri = Fg cos () sowie Fro = —Fg cos (Qt) weisen in entgegengesetzte

Richtungen. Dadurch gilt bei i; = —iiy:

Fupn = Fri — Fpo + %ul + %uz ~ 0 (6.27)
Solange die Verschiebungsgeschwindigkeit u der gesamten Masse kleiner der Schwingge-
schwindigkeit der Auflagerpunkte ist und keine grofe Beschleunigung der gesamten Masse
stattfindet iy = —iiy, bleibt dieser Effekt bestehen. Die Messungen von Popov [2010] zeig-
ten bei einer Frequenz von etwa 60 kHz eine hohe Ubereinstimmung mit der Modellierung,
wenn eine ausreichende Amplitude des Piezoaktuators bestand, sodass makroskopische Ef-
fekte iiberwogen. Die Grenzamplitude lag bei etwa 20 bis 60 nm. Ab etwa 100 nm konnten

die mikrotribologischen Effekte vernachlissigt werden.
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Abbildung 6.6: Gleichgewicht bei ausgeschaltetem Piezoaktuator (links) und bei eingeschaltetem Pie-
zoaktuator (rechts)

Die Reibpaarungen Stahl auf Aluminium und Stahl auf Gummi zeigen jedoch ein anderes

Verhalten, hier fallt der dynamische Reibkoeffizient nicht gegeniiber dem statischen ab.

Die Beobachtungen von Popov [2010] sind ein Hinweis darauf, dass die Modellierung von
Tangentialkriaften in Kontakten bei hochfrequenten Schwingungen nicht vollstdndig durch

das Coulomb’sche Gesetz beschrieben werden konnen.

Beim Vergleich von Simulations- und Priifstandsergebnissen kann hiufig eine bessere Uber-
einstimmung gefunden werden, wenn eine Unterscheidung der Kontakte zwischen Grauguss
und Stahl einerseits sowie Aluminium und Gummi andererseits erfolgt. Kontakte zwischen
Stahl und Stahl, Grauguss und Grauguss bzw. Stahl und Grauguss werden entsprechend
ohne Reibung und ohne Tangentialkrifte modelliert. Im Gegensatz dazu werden Tangential-
krafte bei Kontakten zwischen Stahl und Aluminium bzw. zwischen Stahl und Gummi mit
beriicksichtigt. In der linearen Stabilitdtsanalyse werden diese Kontakte als haftend model-

liert, wenn sie geschlossen sind.

6.6 Befettung

An den Kontaktflichen zwischen Belagriickenplatte und Bremssattelhalter bzw. Bremsfaust
sowie zwischen Dampfungsblech und Bremsfaust bzw. Bremskolben kann oft durch Autf-
bringen eines hochviskosen Schmierstoffs eine Verbesserung des Geréduschverhaltens erreicht
werden. Dies wird mit dem Begriff Befettung bezeichnet. Allerdings besteht die Gefahr, dass
der Schmierstoff durch Umwelteinfliisse, z.B. bei Regen oder in der Waschanlage, wieder

herausgespiilt wird und damit die Wirkung nicht ldnger vorhalt.

Durch den Schmierstoff bildet sich eine diinne, viskose Schicht zwischen den befetteten

Komponenten. Bei axialer oder tangentialer Beanspruchung dieser Schicht werden einer-
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Abbildung 6.7: Bremssattelhalter mit Bremsbeldgen und Bremskolben (links) mit zu befettenden Kontakt-
flachen (schraffiert), befetteter Bremsbelag (rechts)

seits Schwingungen geddmpft, andererseits wird gegebenenfalls die Reibung zwischen den in

Kontakt befindlichen Bauteilen verringert.

Bei kleinen Kontaktflachen, wie im Bereich der Hammerkopfe, kann davon ausgegangen wer-
den, dass der Schmierfilm zu diinn ist, um eine makroskopisch wirksame Entkopplung normal
zu den Kontaktflichen zu ermdglichen. In tangentialer Richtung kann durch die Schmierung
eine Verringerung des Reibwerts und eine Entkopplung erfolgen. Bei groftflichigen Kontakten

ist durch den hydrostatischen Druck auch eine Entkopplung in axialer Richtung moglich.

Haag u.a. [2011]| bestimmten die statischen Reibkoeffizienten p verschiedener Materialkom-
binationen iiber Messungen der Kréfte, die in einem Bremssattel wihrend einer Bremsung
auftreten. Fiir die Kombination Dampfungsblech - Stahl, wie sie zwischen Bremsbelag und
Bremskolben auftritt, bestimmten sie einen Reibkoeflizienten p = 0.26. Die Kombinati-
on Dampfungsblech - Grauguss an der Kontaktstelle zwischen Bremsbelag und Bremsfaust
besaf einen Reibkoeffizienten p = 0.22. Diese Werte wurden im trockenen, unbefetteten Zu-
stand ermittelt. Wenn die Bremse befettet wurde, stellte sich in beiden Féllen ein Wert von

1= 0.05 ein.

Ob sich wihrend einer hochfrequenten Schwingung, wie sie beim Bremsenquietschen auftritt,
an dieser Kontaktstelle Relativbewegungen aufbauen, wurde von Haag u. a. [2011] nicht un-

tersucht.

Durch die oben erwdhnten starken Einschrinkungen bei der Abbildung von Reibung in

einer linearen Stabilitdtsanalyse, kann der Effekt der Befettung nicht vollstdndig abgebildet
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werden. Dies betrifft insbesondere den Kontakt zwischen Stahl und Grauguss im Bereich
der Hammerkdpfe. Hier geht der Reibkoeffizient im hochfrequenten Umfeld ohne Befettung
gegen 1 = 0, eine weitere Entkopplung ist nicht abbildbar. Bei Kontakten unter Einbeziehung
von Aluminium oder Gummi kann die Entkopplung dadurch abgebildet werden, dass die
tangentialen Freiheitsgrade im Kontakt bei der Linearisierung nicht gesperrt werden. Dies
wird bei der Software Abaqus durch die Wahl von p = 0 erreicht. Eine Aussage iiber die
Tendenz einer Befettung kann damit getroffen werden. Quantitative Ergebnisse sind jedoch

nicht moglich.
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7 Randbedingungen

Im folgenden Kapitel wird untersucht, welche Komponenten des Bremssystems zu model-
lieren sind, um bei der Simulation von Bremsenquietschen eine hohe Ubereinstimmung mit

Priifstinden und Fahrzeugen sicherstellen zu koénnen.

Neben dem Ziel, moglichst alle Schwingungsphénomene, die mit Bremsenquietschen in Ver-
bindung stehen, korrekt abzubilden, ist dabei auch der Aufwand fiir die Modellerstellung und
-validierung zu berticksichtigen. Nicht zuletzt steigt die Rechenzeit fiir ein zu umfangreiches
Modell stark an.

Hinweise iiber die notwendigen Komponenten kann einerseits der Systemumfang an Brem-
sengerauschpriifstdnden geben. Dariiber hinaus zeigen die berechneten statischen und dyna-
mischen Deformationen, wo eine detailgetreue Abbildung nétig ist und an welchen Stellen

Vereinfachungen getroffen werden kénnen.

7.1 Schwenklager und Radlager

Buck [2008] untersuchte hochfrequente Gerauschprobleme zwischen 8 kHz und 15kHz an
einem Finite Elemente Modell, das aus einer Bremsscheibe, einem Bremssattel mit Brems-

beldgen und einem kleinen Teil des Schwenklagers besteht.

Laservibrometrie-Messungen am Bremsengerduschpriifstand zeigen, dass bei Bremsenquiet-
schen mit Frequenzen zwischen 1kHz und 5kHz auch weitere Bauteile der Achse in Schwin-
gung versetzt werden. Insbesondere das Schwenklager, das mit dem Bremssattelhalter fest
verschraubt ist, bildet zusammen mit diesem ein gemeinsames Schwingsystem. Somit ist
zumindest das Schwenklager, an der Hinterachse der Radtrager, im Modell mit zu beriick-

sichtigen.

Die Lagerung der Bremsscheibe, die am Bremsscheibentopf zwischen Radlager und dem

Rad eingespannt ist, ist differenzierter zu betrachten. Bei den meisten Schwingformen, die
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Gerausche verursachen, sind Out-of-Plane (OP) Moden der Bremsscheibe erkennbar, siehe
auch Anhang C. Diese weisen nur sehr geringe Deformationen des Bremsscheibentopfs auf.
Daher kann eine korrekte Abbildung der meisten gerduschrelevanten Schwingformen auch

ohne die Modellierung von Radlager und Rad erfolgen.

Da die Simulation von Bremsenquietschen jedoch nicht nur auf der komplexen Eigenfre-
quenzanalyse beruht, sondern auch eine nichtlineare statische Berechnung des Betriebspunkts
beinhaltet, muss auch diese bei der Wahl der Systemgrenzen berticksichtigt werden. Fiir die
korrekte Bestimmung der Bremskraft, die an der Bremsscheibe angreift und iiber das Rad-
lager, das Schwenklager und den Bremssattelhalter zu den Bremsbeldgen abgeleitet wird, ist
die Abbildung der statischen Radlagersteifigkeit notwendig. In Kapitel 4.2 wird der Einfluss
der Schriglage auf die Stabilitdtsanalyse analysiert, die direkt mit der statischen Radlager-
und Schwenklagersteifigkeit in Verbindung steht. Deshalb ist die Modellierung von Radlager
und Schwenklager bzw. Radtrager zwingend erforderlich. In Abbildung 7.1 (links) ist ein
Finite Elemente Modell mit entsprechendem Modellumfang abgebildet.

Der amerikanische Standard SAE J2521 [2013] fiir Bremsengerauschpriifsténde fordert einen
entsprechenden Systemumfang bestehend aus Bremsscheibe, Bremssattel, Schwenklager und
Radlager. Das Schwenklager wird dabei an den Verschraubungspunkten der angrenzenden
Achskomponenten mit einem massiven Stahltrager verschraubt. Der Antrieb erfolgt von der
Seite des Rades iiber die Radschrauben.

Der hier beschriebene Systemumfang wird im Englischen als rigid knuckle bezeichnet, siehe
SAE J2521 [2013]. Im folgenden Abschnitt wird ein erweiterter Systemumfang (engl. corner

modul) untersucht.

7.2 Achslenker, Federbein und Gummilager

Mit dem bisher definierten Systemumfang einschlieklich Schwenklager kann bei den meisten
Schwingformen eine hohe Prognosegiite hinsichtlich Bremsenquietschen erreicht werden. Dies

gilt insbesondere fiir Frequenzen oberhalb 3 kHz.

Bei Gerduschphénomenen im Bereich zwischen 1kHZ und 3 kHz reicht jedoch allein die geo-
metrisch korrekte Abbildung des Schwenklagers nicht aus, hier ist auch die Lagerung an
den Anbindungspunkten von Bedeutung. Die frequenzabhéngige Anbindungssteifigkeit wird

im Folgenden mit dem Begriff der mechanischen Impedanz Z € C beschrieben. Dies ist
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Abbildung 7.1: Finite Elemente Modell zur Stabilitadtsanalyse einschlieBlich Schwenklager (links) und mit
Achslenkern (rechts)

der Quotient aus Kraft und Geschwindigkeit Z = % Bei den hier untersuchten harmoni-
schen Schwingungen, unterscheiden sich Impedanz und dynamische Steifigkeit nur durch den
Faktor 27 f. Weitere Eigenschaften der mechanischen Impedanz sind bei Méser und Kropp

[2010] dargestellt.

An den Anbindungspunkten des Schwenklagers kann iiber feste Randbedingungen u; = 0
eine unendlich grofe Impedanz Z; = oo modelliert werden oder iiber freie Randbedingungen
F; = 0 eine verschwindende Impedanz Z; = 0. Dies kann nur eine sehr ungenaue Approxi-
mation der realen Situation im Fahrzeug und auch am Priifstand sein. Hier wird immer eine
endliche Impedanz Z € C vorliegen. Da die Wahl der Randbedingungen die Frequenzen und
Eigenschwingformen des Schwenklagers mit angeschraubtem Bremssattelhalter stark beein-
flusst, erscheint die Hinzunahme der Achslenker sinnvoll. Diese sind iiber Kugelgelenke an

das Schwenklager angeschraubt.

Die Achslenker sind wiederum meist iiber Gummilager an der Karosserie befestigt, sieche Ab-
bildung 7.1 (rechts). Die Gummilager dienen der elasto-kinematischen Lagerung des Fahr-
zeugs und sollen nach Heiking und Ersoy [2008] neben der Kraftiibertragung auch definierte

Bewegungen ermoglichen, Schwingungen dampfen und Gerausche isolieren.

Durch die Bertiicksichtigung von Achslenkern und Gummilagern kann die Vorspannung der
einzelnen Komponenten durch Radaufstandskraft, Bremskraft und Bremsmoment korrekt

abgebildet werden. Die Abhéangigkeit der Eigenfrequenzen der Komponenten von der Vor-



136 7 Randbedingungen

spannung ist gering, aber die Kontakte zwischen den Bauteilen werden durch diese Vorspan-

nung mafsgeblich beeinflusst, siehe Kapitel 4.2.

Fiir die angrenzende Karosserie kann der folgende Ansatz zu einer vereinfachenden Modellie-
rung herangezogen werden. Nach Moser und Kropp [2010] ist die Eingangsimpedanz Z eines

einseitig unendlich ausgedehnten EA-Stabs

Z = A/Ep (7.1)

mit dem Querschnitt A, dem Elastizitdtsmodul E und der Dichte p. Die Impedanz ist
rein reellwertig, Kraft F' und Geschwindigkeit v sind in Phase. Der EA-Stab wirkt rein
dampfend. Energetisch betrachtet wird die gesamte Energie der Anregung iiber Quasi-
Longitudinalwellen abgefiihrt. Da keine Reflektion auftritt, kann keine Energie als Welle

zurlick zum Anregungspunkt gelangen.

Die Karosserie eines Fahrzeugs ist ein komplexes System aus Blechen, Stdben, Schweifspunk-
ten und dampfenden Elementen. Dieses System kann entsprechend der Statistischen Energie
Analyse (SEA) in der Vibroakustik betrachtet werden. Durch die hohe Modendichte und
die hohe modale Dampfung, ausgelost von zahlreichen Fiigestellen, ist keine ausgepragte
Resonanziiberhohung des Systems bei einer harmonischen Anregung iiber 1kHz zu erwar-
ten. Stattdessen werden die liber die Gummilager eingeleiteten Longitudinalwellen an vielen
Impedanzspriingen reflektiert und ggf. in andere Wellenarten umgewandelt. Somit kommen
die reflektierten Wellen am Anregungspunkt mit zuféllig verteilten Phasenwinkeln an und
leisten keinen Beitrag zur eingespeisten Leistung. Dies entspricht dem mechanischen Modell
eines einseitig unendlich ausgedehnten EA-Stabs. Das entsprechende Ersatzmodell ist bei
hohen Frequenzen, wie sie beim Bremsenquietschen auftreten, energetisch betrachtet, ein

reiner viskoser Dampfer.

Die statischen Steifigkeiten von Gummilagern erreichen Werte von 300 N /mm bis 20 kN /mm.
Die Frequenzverlaufe der dynamischen Steifigkeiten zeigen einen leichten Anstieg der Stei-
figkeiten {iber der Frequenz. Genaue Angaben bei Frequenzen iiber 1kHz konnten jedoch
nicht gemessen werden. Bei der BMW Group durchgefiihrte Messungen der translatorischen
Eingangsimpedanzen an den Anbindungspunkten der Gummilager an einer Fahrzeugkarosse-
rie ergeben Werte tiber 20 Ns/mm im Frequenzbereich zwischen 0.5kHz und 1.6 kHz. Somit
kann die Eingangsimpedanz der Karosserie im Vergleich zur Impedanz der Gummilager als
um ein Vielfaches hoher angenommen werden. In diesem Fall ist die Eingangsimpedanz am
Gummilager nahezu identisch zur Steifigkeit des Gummilagers. Der Einfluss der Eingangsim-

pedanz der Karosserie ist gegeniiber der Ungenauigkeit bei der Bestimmung der dynamischen
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Steifigkeit der Gummilager vernachlassigbar. Durch den Impedanzsprung am Gummilager

werden von der Bremse ausgehende Schwingungen am Gummilager entkoppelt.

Einen Sonderfall bildet die rein iiber Kugelgelenke angebundene Spurstange an der Vorder-
achse. Hier konnen keine entkoppelnden Gummilager eingebaut werden, da dies das Lenkver-
halten des Fahrzeugs negativ beeinflussen wiirde. Somit ist an der Spurstange keine einfache
Abschétzung der Impedanzen moglich. Bei niedrigen Gerduschfrequenzen unter 3kHz ist

gegebenenfalls eine weitergehende Modellierung des Lenkgetriebes notwendig.

Die Priifstandsaufbauten zu Gerduschuntersuchungen bei der BMW Group umfassen eben-
falls das Bremssystem mit Schwenklager und den angebundenen Achslenkern bis hin zu den

Gummilagern.

7.3 Rad, Reifen und Antrieb

Neben den rédumlich feststehenden Achslenkern und Gummilagern auf der einen Seite des
Bremssystems konnen auch die rotierenden Komponenten bestehend aus Abtriebswelle, Rad-
schiissel, Radfelge und Reifen betrachtet werden. Analog zur Modellgrenze der Gummilager
ist der Reifen aufgrund der Entkopplung und der hohen Materialdampfung das begrenzende

Element des betrachteten Schwingsystems bei Frequenzen iiber 1kHz.

Bei der Berticksichtigung der Radschiissel und Felge ist grundsétzlich zwischen den In-Plane
(IPT, IPTS) Moden und den OP Moden zu unterscheiden.

Wie oben erwéhnt, ist bei OP Moden die Deformationsenergie im Bereich des Bremsscheiben-
topfs gering, sodass kein Hinweis darauf existiert, dass das Rad fiir eine hohe Prognosegiite

mit abgebildet werden muss.

Buck [2008] stellte die Sensitivitdt von IPT und IPTS Schwingformen gegeniiber einer An-

fachung durch eine mit der Geschwindigkeit abfallende Reibkennlinie 8‘2” - <0 dar. Bei

Fahrzeugen mit beliifteten Bremsscheiben, die sich durch eine Scheibengeometrie mit grofsen

Kiihlkanélen und hohen, schmalen Kiihlrippen auszeichnen, wurden Bremsgerdusche beob-
achtet, die durch instabile IPTS Moden verursacht werden. Mit Hilfe eines Minimalmodells
und einer abfallenden Reibkennlinie kann diese Instabilitdt der IPTS Moden nachgestellt
werden. Allerdings ist in diesem Fall zwangslaufig auch die IPT-0 Schwingform instabil, sie-
he Anhang C fiir eine Darstellung der Schwingform. Diese Mode besitzt je nach Geometrie

der Bremsscheibe eine Frequenz zwischen 1.0 kHz und 1.5 kHz, wenn der Bremsscheibentopf
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Abbildung 7.2: Stabilitdtsanalyse eines Bremssystems bei Modellierung ohne Rad mit freier Rotation
(links) und mit gesperrter Rotation (rechts)

eingespannt ist. Ein entsprechendes versuchsseitiges Gerdusch wurde jedoch nicht beobach-
tet. Diese Abweichung zwischen Modell und Versuch konnte von Buck [2008] weder mit
auftretenden Corioliskraften noch mit einer tangentialen Kopplung zwischen Bremssattel
und Bremsscheibe erklart werden und wurde mit der Modellierung der Systemgrenze in

Verbindung gebracht.

Um den Einfluss von Rad und Reifen auf die Stabilitit des Bremssystems eingrenzen zu
konnen, wurden verschiedene Modellierungen der Systemgrenze untersucht. Dazu wurden
Stabilitdtsanalysen eines Bremssystems bei einem Bremsdruck von 30 bar berechnet und in
den Abbildungen 7.2 und 7.4 dargestellt. Allen Modellierungen ist gemeinsam, dass meh-
rere Instabilitdten iiber 3kHz auftreten. Dabei handelt es sich um OP Schwingformen der

Bremsscheibe, die an dieser Stelle nicht néher betrachtet werden.

Die von Buck [2008| beobachteten instabilen IPT-0 Schwingungen sind in Abbildung 7.2
rechts bei einer Frequenz von 1.4kHz mit einer geringen negativen Dampfung bzw. nega-
tiven Abklingkonstanten § zu erkennen. Die Dehnungsenergie der Schwingform liegt dabei
in der Bremsscheibentopfwand zwischen Reibring und dem gegen Rotation festgehaltenen
Topfboden. Die Sperrung des Rotationsfreiheitsgrades an der Systemgrenze ist aufgrund der

unendlichen Impedanz Z steifer als das reale System im Fahrzeug.

Eine freie Rotation des Bremsscheibentopfs stellt das andere Extremum dar, wie in Abbil-
dung 7.2 links zu erkennen ist. Aufgrund der verschwindenden Impedanz liegt die Frequenz
der IPT-0 Schwingform nahe bei 0 Hz. Die negative Dampfung erreicht nun einen héheren
Wert. Der Realteil § des Eigenwerts der IPT-0 Schwingform besitzt in beiden Féllen einen

Wert zwischen 10% und 15% , sodass die Anfachung je Zeiteinheit vergleichbar grof ist.
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Abbildung 7.3: Finite Elemente Modell zur Stabilitdtsanalyse einschlieBlich Radschissel und Felge

In Abbildung 7.4 sind links die Simulationsergebnisse bei einer Systemerweiterung um Rad-
schiissel und Radfelge dargestellt. Es ist zu erkennen, dass nun zwei Instabilitdten bei 0.5 kHz
und 1.6 kHz auftreten. Die Instabilitat bei 1.6 kHz stellt eine OP Schwingform dar. Die IPT
Schwingform bei 0.5 kHz besitzt nahezu den gleichen Realteil § des Eigenwerts, wie die beiden
weiter oben betrachteten Modellierungen. Nach diesem Ergebnis miisste eine hohe Sensiti-
vitit der Gerduschfrequenz f auf die Felgengeometrie bestehen, was jedoch im Widerspruch

zu Versuchsergebnissen im Fahrzeug steht.

Die Verformung der Radschiissel und Felge bei der IPT Schwingform legt nahe, dass die-
se Schwingform auch den Reifen mit einbezieht und durch die dort vorhandene Material-
dampfung geddmpft wird. Der Reifen wird nun durch ein einfaches Finite Elemente Modell
abgebildet. Dieses soll die Geometrie, die Elastizitdt und die Démpfung des Reifengummis
naherungsweise abbilden. Der untere Teil des Reifens wird zur Modellierung des Kontakts
zur Fahrbahn eingespannt. Eine Beriicksichtigung des Reifendrucks, der Gewebekarkasse und
des Reifenprofils findet nicht statt.

Eine Stabilitdtsanalyse des um den Reifen erweiterten Systems unter Verwendung eines
komplexen Elastizitdtsmoduls fiir den Reifengummi zeigt, dass die IPT-0 Schwingform der
Bremsscheibe weiterhin eine Frequenz von 0.5kHz besitzt, aber stark geddampft ist. Die

Ergebnisse der Stabilitdtsanalyse sind in Abbildung 7.4 rechts dargestellt. Die Anfachung
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Abbildung 7.4: Stabilitdtsanalyse eines Bremssystems bei Modellierung mit Radschiissel und Felge
(links) und mit Radschiissel, Felge und Reifen inkl. Materialddmpfung im Reifen (rechts)

durch eine mit der Geschwindigkeit abfallende Reibkennlinie, af—“l < 0, kann somit keine

Instabilitéit des gesamten Bremssystems mit einer IPT-0 Schwingform hervorrufen.

Bei Instabilitéaten, die eine IPTS Schwingform der Bremsscheibe beinhalten, kommt die Mate-
rialdampfung des Reifens nicht zur Geltung. Hier ist nahezu die gesamte Verformungsenergie
in den Kiihlrippen der Bremsscheibe gespeichert. Die Anregung iiber das geschwindigkeits-
abhéngige Reibgesetz kann in diesem Fall eine Instabilitat des Bremssystems verursachen

und horbare Bremsgerausche abstrahlen.

Durch die Erweiterung des Modellumfangs kann bei IPT und IPTS Moden eine Uberein-
stimmung zwischen den Simulationsergebnissen und Beobachtungen am Fahrzeug erreicht
werden. Bei Bertiicksichtigung eines spezifischen Anregungsmechanismus, hier die Anfachung
durch eine abfallende Reibkennlinie, sind auch die entsprechenden Dampfungsmechanismen
abzubilden, um eine Uberpridiktion zu vermeiden. Hier kann aufgrund der sehr spezifischen
Anregung der IPT und IPTS Moden ein eindeutiger Zusammenhang zwischen der System-

stabilitat und der Materialdimpfung des Reifens gefunden werden.



141

8 Anwendungen im Entwicklungsprozess

In diesem Kapitel stehen die Anwendungsmoglichkeiten der Simulation von Bremsenquiet-

schen im Vordergrund.

Eine genaue Analyse von verschiedenen Ergebnisgrofien, wie zum Beispiel der Realteil der Ei-
genwerte, die Hohe der negativen Dampfung, die Anzahl der instabilen Eigenschwingformen
oder der minimale Reibkoeffizient, bei dem das System eine Instabilitat zeigt, geben neben

der bindren Aussage nach Systemstabilitit weiteren Aufschluss iiber das Systemverhalten.

Ziel des ersten Abschnittes ist eine einfache Ergebnisdarstellung, die den direkten Vergleich

zweier Systeme hinsichtlich Bremsenquietschens ermdoglicht.

Um ein Bremssystem als gerduschfrei abzusichern, miissen zahlreiche Betriebspunkte berech-
net werden. Diese ergeben sich durch die Variation verschiedener Eingangsparameter. Hierzu
zahlen der Druck am Bremskolben, der Reibwert zwischen Bremsbelag und Bremsscheibe,
die Geometrie der Komponenten, die Materialien und die Bauteiltemperaturen. Eine effizi-
ente Interpolationsmethode, um die Zahl der zu berechnenden Betriebspunkte zu verringern,

wird in Kapitel 8.2 vorgestellt.

Falls das Ergebnis der Absicherung nicht zufriedenstellend ist, werden Verbesserungsmafinah-
men am Bremssystem gesucht. Um eine naive Trial-and-Error Suche zu vermeiden, kénnen
durch eine geeignete Interpretation der Simulationsergebnisse des Ausgangssystems zielge-

richtet Verbesserungsvorschlage erarbeitet werden.

8.1 Ergebnisinterpretation

Im Gegensatz zur mechanisch-mathematischen Frage nach Systemstabilitit, ist das zentrale
Kriterium in der Anwendung immer die Wahrnehmbarkeit im Kundenbetrieb eines Fahr-
zeugs. Diese setzt sich einerseits aus der Lautstédrke, andererseits aber auch aus der Hau-

figkeit der Gerauschereignisse zusammen. Auferdem wird Bremsenquietschen beim leichten
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Abbremsen an einer roten Ampel starker wahrgenommen, als bei einer Vollbremsung oder

beim Bremsen auf der Autobahn, wenn Wind- und Reifengerédusche dominieren.

Diese Uberlegungen gehen in die Erstellung eines Lastkollektivs ein, das fiir die versuchs-
seitige Absicherung angewendet wird und die kundenwertigen Betriebspunkte entsprechend
wichtet. Idealerweise treten keinerlei Gerdusche innerhalb des Lastkollektivs auf. Wenn dies
im Entwicklungsprozess noch nicht gegeben ist, muss jedoch eine vielfach gestufte Bewer-
tung der Bremse hinsichtlich des Bremsenquietschens erfolgen, um die benétigten Ressourcen
wahrend der Entwicklung abschéitzen zu konnen. Dies kann beispielsweise anhand der beiden

Grofsen Haufigkeit und Lautstérke geschehen.

Eine direkte Ubertragung auf die Bremsgeriuschsimulation ist hier nicht méglich. Zum Einen
fehlt aufgrund der Linearitdt der Stabilitdtsanalyse die Aussage iiber die Amplitude und
somit {iber die Lautstérke, andererseits wére eine enorme Rechenleistung notig, um die vielen
Hundert oder Tausend Bremsungen, die in einem Lastkollektiv enthalten sind, zu berechnen.
Andererseits bietet die Reproduzierbarkeit der Simulationsergebnisse und die Moglichkeit
Parameter einzeln und unabhéngig voneinander zu variieren, grofe Vorteile gegeniiber dem

Bremsengerauschversuch.

Eine erste Moglichkeit zur Quantifizierung wére der akustische Abstrahlgrad. Unter der An-
nahme, dass alle instabilen Schwingformen die gleiche Amplitude haben, kénnte der Schall-
pegel anhand der Hohe des Abstrahlgrades bestimmt werden. Selimefendigil [2006] und Buck
[2008] zeigten jedoch, dass IPTS Schwingformen von Bremsscheiben, siehe Anhang C.5, trotz

des geringen Abstrahlgrads sehr hohe Schallleistungen hervorrufen kénnen.

Der Betrag des Realteils Re ()\;) bzw. die Hohe der negativen Dampfung ¢; einer Instabilitét
bieten sich als weitere Kriterien fiir die Bewertung an. Hier gibt es mehrere Ansétze zur

Bestimmung der Relevanz, die jedoch sehr weitreichende Annahmen beinhalten.

Aus der Tatsache, dass die Bremse beim Bremsenquietschen nur endliche Amplituden er-
reicht, folgt die Notwendigkeit eines nichtlinearen Effekts, der einen Grenzzyklus bestimmt.
Unter der Annahme, dass diese, im Modell unberiicksichtigte, Nichtlinearitit den gleichen
Einfluss auf alle Schwingformen hat, kann aus der Hohe der negativen Ddmpfung (; néhe-
rungsweise auf die Grenzamplitude geschlossen werden. Durch das im nichtlinearen Stabi-
litdtssatz 2.6 verwendete Kriterium der Funktion g(t,y) gibt es ein Indiz, dass ein entspre-
chender Zusammenhang existiert. Solange die fiir eine Grenzzykelamplitude bestimmende
Nichtlinearitdt nicht bekannt ist, kann jedoch keine Korrelation zwischen negativer Damp-

fung ¢; und Amplitude |¢;| angenommen werden.
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Alternativ kann die negative Dampfung (; als Kriterium fiir die Robustheit der Bremsge-
riusche gegeniiber Anderungen des Systems verwendet werden. Aus dieser Deutung der ne-
gativen Dampfung folgt eine Wahrscheinlichkeit, mit der die prognostizierte Instabilitat auch

in Wirklichkeit auftritt. Dies wird in den folgenden Abschnitten weitergehend untersucht.

Wenn mehrere Stabilitdtsanalysen mit unterschiedlichen Eingangsparametern durchgefiihrt
werden, kann eine Bewertung hinsichtlich der Haufigkeit der Instabilitdten erfolgen. Sinnvol-

lerweise erfolgt die Betrachtung fiir jede Frequenz bzw. jede Schwingform gesondert.

Aus den beiden Werten, der negativen Dampfung und der Haufigkeit des Auftretens einer
Instabilitiat, kann nun eine skalare Grofie bestimmt werden, die verschiedene Bremssysteme
untereinander vergleichbar macht. Mit Hilfe von empirischen Untersuchungen im Vergleich
zwischen Kundenwahrnehmung bzw. Bewertung im Fahrzeugversuch einerseits und den bei-
den Ergebnisgrofsen der Simulation — Haufigkeit und negative Ddmpfung — andererseits, kann
die Formel zur Berechnung der skalaren Bewertungsgrofe validiert werden. Konning u. a.
[2013] schlagen eine dhnliche Bewertungsgrofe vor, die ebenfalls iiber die Héufigkeit und

negative Dampfung ermittelt wird.

8.2 Robustheitsbewertung

Eine Fragestellung betrifft die Robustheit des Bremssystems gegeniiber Anderungen der
Geometrie, der Steifigkeiten oder weiterer Parameter. Ziel ist es, das Bremssystem so aus-
zulegen, dass es moglichst selten wahrnehmbare Gerdusche hervorruft. Dies soll mit der
geplanten, idealen Nenngeometrie gelten, aber auch mit der spater produktionsbedingt evtl.
leicht abweichenden Realgeometrie. Dariiber hinaus konnen einige Parameter nur approxi-
mativ bestimmt werden, wie zum Beispiel die dynamische Steifigkeit eines Bremsbelags. In
der Simulation sollte dies entsprechend berticksichtigt werden konnen, ohne dass eine zu

grofse Zahl von Berechnungen durchgefiihrt werden muss.

In Folgenden wird zuerst eine Methode dargestellt, um die bindre Aussage, ob die Brem-
se stabil bzw. instabil ist, zu ergénzen und die Neigung eines Systems zur Instabilitdt zu

quantifizieren.

Spéater konnen mit Hilfe der Modellierung von Systemparametern als stochastische Grofsen,

Aussagen iiber die Wahrscheinlichkeit zur Instabilitét eines Systems gewonnen werden.
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Abbildung 8.1: Stabilitdtsbereiche (weiB) bei Variation dimensionsloser Parameter mit ¢ = 1, a = 0.2,
B €0,1],v € [-1,1] (links) und ¢ = 1, @ € [-1,1], B = 0.1, v € [—1,1] (rechts)

8.2.1 Stabilitatskriterien

Die Definition der Stabilitédtskriterien wird anhand des Minimalsystems zur Modenkopplung
mit zwei Freiheitsgraden dargestellt, siche Kapitel 3.3. Eine Validierung der Aussagen mit

Hilfe eines Finite Elemente Modells findet spéater in diesem Kapitel statt.
Gegeben sei die Matrix B € R*»? aus Gleichung (3.28) mit

1 _
B = ¢ tatp o foa >0 ae[-11 pB>0 ~yeR (81)
I6] l—a+p
Bis auf den, fiir die Stabilitatsaussage irrelevanten, Faktor ¢q sind alle Grofsen dimensionslos.

Das Steifigkeitsverhéltnis der beiden Freiheitsgrade wird mit «, die symmetrische Kopplung

mit # und die Systemstérung durch eine asymmetrische Kopplung mit v bezeichnet.

Uber das charakteristische Polynom det (B — xI) kénnen die Eigenwerte k5 und damit die

Stabilitdt des zugrunde liegenden Systems bestimmt werden, siehe Kapitel 3.3. Es gilt:

K12 = Co <1+ﬁi\/a2+ﬁ(ﬁ—7)> (8.2)

Die Eigenkreisfrequenz w und Abklingkonstante ¢ des harmonischen Ansatzes berechnen sich
durch £\ = % (iw — 0) = /=K1 2. Eine stabile Lésung kann nur gewéhrleistet werden, wenn
0 < K12 € R gilt. Notwendige und hinreichende Bedingung hierfiir ist das positive Vorzeichen
des Wurzelausdrucks D := ¢y (o + 3 (8 — )). In Abbildung 8.1 sind die instabilen Bereiche
des Systems dunkel eingefirbt.
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Dariiber hinaus interessiert hier nicht nur die Aussage, ob das System stabil ist, sondern
auch wie robust es sich gegeniiber Veranderungen verhélt, ohne dass die Stabilitdt verloren
geht. Ein Kriterium hierfiir bietet die Diskriminante D = ¢y (a? + 3 (8 — 7)), die verwendet
wird, um die Losbarkeit von quadratischen Gleichungen zu bestimmen. Eine negative Dis-
kriminante impliziert Instabilitiat. Andererseits, je hohere positive Werte die Diskriminante

annimmt, desto robuster verhélt sich das System gegeniiber kleinen Stérungen.

Da ¢y > 0, muss nur der Term in der Klammer betrachtet werden. Der erste Summand o? der
Diskriminante kann nicht negativ werden, insbesondere wirkt sich ein grofser Wert a positiv
auf das Systemverhalten aus. Dies impliziert, mechanisch gesehen, dass die Eigenfrequenzen
der beiden Freiheitsgrade im ungekoppelten Zustand weit voneinander abweichen. Welche

Schwingform dabei die hohere Eigenfrequenz besitzt, ist nicht relevant.

Weiter darf der zweite Summand S(8 — ) keine betragsméfig grofsen, negativen Werte an-
nehmen. Dies ist in zwei Féllen gegeben: Einerseits fiir |y| < |3|, d.h. bei einer betragsméfig

kleinen Storung «y bleibt der zweite Summand positiv. Fiir v fest und § — 400 gilt aufserdem:

BB—~)>0 (8.3)

Die Storung +, die proportional zum Reibwert g ist, muss somit kleiner als die symmetri-
sche Kopplung ( sein. Diese wird von der Steifigkeit der Diagonalfeder ko bestimmt. Der
Spezialfall v = 0 tritt bei verschwindendem Reibwert p ein.

Andererseits folgt, wenn o # 0 und g — 0:

1B(8 = )| < o? (8.4)

Das heifst, wenn die Kopplung 3 der beiden Freiheitsgrade im Vergleich zum Steifigkeitsver-
haltnis « klein genug ist, tritt keine Instabilitdt auf. Der Grenziibergang ist im Spezialfall

des ungekoppelten Systems zu erkennen.

Abbildung 8.2 zeigt links den Verlauf der Diskriminante D gegeniiber der Unsymmetrie ~y
und der Kopplung g der beiden Freiheitsgrade. Auf der rechten Seite ist die Diskriminante
D gegeniiber dem Steifigkeitsverhaltnis o aufgetragen. Im schwarzen Bereich nimmt die

Diskriminante negative Werte an, dort ist das System instabil.

Fiir das hier betrachtete System mit zwei Freiheitsgraden gilt fiir die Wurzel der Diskrimi-
nante vD = |w; — wa| + i |6, — d2| € C. Somit steht eine Moglichkeit zur Berechnung der
Diskriminante D aus den Eigenwerten zur Verfiigung, welche keine vorherige Kenntnis der

Systemparameter cg, a, § und 7 voraussetzt.
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Abbildung 8.2: Die Diskriminante D als Stabilitatskriterium mit cp = 1, « = 0.2, 8 € [0,1], v € [—1,1]
(links) und ¢p = 1, @ € [-1,1], 8 = 0.1, v € [-1,1] (rechts)

Neben der Determinante kann als weiteres Kriterium die Differenz der beiden Eigenwerte
AN = |\ — X2| € R betrachtet werden. Eine beginnende Instabilitét wird mit AX = 0
prognostiziert. Aus AX > 0 kann jedoch nicht allein auf ein stabiles oder instabiles System-

verhalten geschlossen werden. Im Fall des stabilen Systemverhaltens gilt der Zusammenhang
VD = AX € R.

Ein anderes Stabilitatskriterium ist das Modal Assurance Criterion (MAC), das nicht iiber
die Eigenwerte )\;, sondern iiber die Eigenvektoren ¢; definiert ist. Diese aus der Signal-
analyse stammende Groke wurde urspriinglich verwendet, um gemessene mit berechneten
Schwingformen zu vergleichen. Allemang [2003] beschrieb den Hintergrund und verschiedene

Anwendungsmoglichkeiten des MAC.

Definition 8.1 (MAC-Wert):
Seien (1, o € C", dann ist der MAC-Wert definiert als:
@1 ool
MAC (p1,4p2) = —————= €R

- 2 2 (8.5)
1 l]” [l

Der MAC-Wert entspricht dem Betragsquadrat des Standardskalarprodukts tiber C. Im zwei-
dimensionalen reellwertigen Fall kann er iiber das Cosinus-Quadrat des Winkels zwischen
den beiden Eigenvektoren veranschaulicht werden. Der folgende Satz ist die Grundlage fiir
die Verwendbarkeit dieses Stabilitatskriteriums bei der Simulation von Bremsenquietschen.

Angewendet auf die hier vorliegende Situation folgt:
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Abbildung 8.3: Verlauf des MAC-Werts gegenliber dem Parameter v € [0,1] mitcp = 1, = 0.2, 5 = 0.2

Folgerung 8.2 (MAC-Wert):
Sei o # 0 und ¢; Eigenvektor zum Eigenwert x; von B (j = 1,2), dann gilt:

MAC =0<=~vy=0 und MAC =1<—= AN=D=0 (8.6)

Beweis: Die obere Aquivalenz ist eine direkte Anwendung des Satzes iiber die orthogonale Diagona-
lisierbarkeit 2.8. Durch die Annahme « # 0 ist die geometrische Vielfachheit der Eigenwerte immer
1 und der Eigenraum zu allen Eigenwerten eindimensional. Die untere Aussage stiitzt sich darauf,
dass die Identitat der Eigenvektoren die Gleichheit der zugehorigen Eigenwerte impliziert und bei

geometrischer Vielfachheit 1 auch umgekehrt.

Aus MAC = 0 folgt so, dass keine Storung der Symmetrie vorliegt, also v = 0. Die andere
Grenze MAC =1 zeigt die beginnende Instabilitdt des Systems an. Der Verlauf dazwischen
ist streng monoton bzgl. der Unsymmetrie v, sieche Abbildung 8.3.

Bei weiterer Zunahme der Symmetriestorung v nimmt der MAC-Wert wieder ab. Dies liegt
an der beginnenden Phasenverschiebung der beiden Eigenschwingformen. Die Realteile der
Eigenvektoren ¢; sind in diesem Fall gleich, die Imaginédrteile unterscheiden sich jedoch
im Vorzeichen. Insofern muss der MAC-Wert immer in Kombination mit einem weiteren

Stabilitatskriterium verwendet werden.

In Abbildung 8.4 ist der MAC-Wert gegeniiber Variationen der Systemparameter o und (3

sowie 7 aufgezeichnet.

Ein Vorteil des MAC-Werts liegt im streng monotonen Verlauf mit den beiden festen Grenz-
werten 1 bei beginnender Instabilitdt und 0 bei volliger Symmetrie. Der Eigenfrequenzab-
stand AX und die Diskriminante D besitzen diese zweite feste Grenze nicht. Somit kann

nicht direkt bestimmt werden, ob die Systemmatrizen symmetrisch sind oder nicht.
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Abbildung 8.4: Der MAC-Wert als Stabilitatskriterium mit ¢o = 1, o = 0.2, 5 € [0,1], v € [—1,1] (links)
und ¢p =1, € [-1,1], 5 =0.1, v € [-1,1] (rechts)

In Abbildung 8.5 ist zu erkennen, wie sich die beiden Eigenformen ¢, ¢ bei zunehmender
Unsymmetrie v einander annahern. Ab einem bestimmten vg,c,. kommt es auf der rechten
Seite zur Kopplung der Moden und der damit einhergehenden Instabilitat. Die Kopplung
kann dadurch veranschaulicht werden, dass die nun komplexe Eigenform ¢ als Ellipse dar-
gestellt wird, die bei jedem Schwingzyklus Energie aus der Relativbewegung aufnimmt und
somit eine ansteigende Amplitude besitzt. Die komplex konjugierte Eigenform ¢ wird hin-

gegen gedampft.

Ein Nachteil des MAC-Werts ist, dass er bei instabilen Systemen wiederum von seinem Ma-
ximalwert MAC = 1 abfillt. Aukerdem ist der MAC-Wert beim Ubergang zur Instabilitét
nicht bzgl. der Eingangsgrofen differenzierbar, wie in Abbildung 8.3 zu erkennen ist. Ursa-
che hierfiir ist die beginnende Phasenverschiebung zwischen den beiden Eigenvektoren der
koppelnden Moden. Diese Phasenverschiebung wird vom MAC-Wert als Unterschied in der
Schwingform interpretiert, obwohl die reelle Schwingform selbst gleich ist und nur die Phase

der beiden Moden variiert.

Um diesem Verhalten zu begegnen, wird eine weitere Grofke definiert, die diese Nachteile zu-
mindest fiir M-K-N-Systeme behebt. Dadurch geht jedoch die mathematische Interpretation

als Winkel zwischen den beiden Eigenvektoren verloren.

Definition 8.3 (MAC,-Wert):
Seien (1, o € C", dann ist der MACy-Wert definiert als:

MACQ (501,502) = 2MAC (Re (901) s Re (902)) — MAC (901,4,02) eR (87)
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Abbildung 8.5: MAC-Werte, Eigenwerte und die Lage der normierten Eigenvektoren mit zunehmender
Kopplung nach rechts hin, die Anfachung in Folge der Relativbewegung wird durch vg
angedeutet

Der Name MAC, soll die Abstammung vom MAC-Wert verdeutlichen. Eine vergleichbare

Definition in der Literatur ist aktuell nicht bekannt.

Folgerung 8.4 (MAC,-Wert):
Seien 1, 2 € R™. Dann gilt:

MAC; (p1,42) = MAC (p1,42) (8.8)

Seien 1, 2 € C™ mit Re (1) = Re (¢2). Dann gilt:

Solange das System stabil ist, sind die beiden Kriterien damit identisch. Bei Instabilitét
nimmt der MACy-Wert jedoch immer Werte grofter 1 an. Er kann somit als alleiniges Krite-
rium zur Instabilitdt dienen. Beim Ubergang zur Instabilitit, d.h. MAC = MAC, = 1, ist
der MAC,-Wert im Gegensatz zum MAC-Wert differenzierbar. Diese Eigenschaft ist spater

in diesem Kapitel von Bedeutung.

In Abbildung 8.6 sind die verschiedenen Stabilitédtskriterien zum Vergleich aufgetragen. Die
durchgehende Linie fiir Systemstabilitdt nimmt bei prognostizierter Instabilitat den Wert 0
und ansonsten den Wert 1 an. Abbildung 8.6 (links und rechts) entspricht einem Schnitt
durch die drei Abbildungen 8.1 (rechts), 8.2 (rechts) und 8.4 (rechts) bei v = 1.
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Abbildung 8.6: Verlauf verschiedener Stabilittskriterien (links und rechts) mitc¢p = 1,5 = 0.1 und vy = 1,
das System ist flr o € (—0.3,0.3) instabil

8.2.2 Systeme mit Materialdampfung

Bei Berticksichtigung von geschwindigkeitsproportionalen Kraften, wie sie zum Beispiel bei
viskoser Materialdampfung auftreten, kann das System trotz Kopplung weiter stabil sein,
wie Buck [2008] an einigen Beispielen zeigte. Solange der positive Dampfungseinfluss aus
der Materialddmpfung grofer als der negative aus der Modenkopplung ist, findet keine An-
fachung des Systems statt. Systeminstabilitit kann also nicht langer mit Modenkopplung
gleichgesetzt werden, wie im ungedampften Fall. Einige Eigenschaften von Diskriminante,
Eigenfrequenzabstand, MAC-Wert und MAC,-Wert gehen damit verloren. So ist zum Bei-
spiel eine beginnende Instabilitéit nicht langer mit MAC = MAC, = 1 gleichzusetzen.

8.2.3 Verallgemeinerung auf Systeme mit vielen Freiheitsgraden

Das diskretisierte Finite Elemente Modell einer Fahrzeugbremse verfiigt iber eine hohe Zahl
an Freiheitsgraden, siche Kapitel 4.1. Daher stellt sich die Frage nach der Skalierbarkeit der

im vorherigen Abschnitt vorgestellten Kriterien.

Die Eigenwerte A konnen mit Hilfe des Lanczos-Algorithmus effizient fiir grofse Systeme
berechnet werden, siehe Kapitel 4.3. Daraus werden die jeweiligen Eigenfrequenzen w und
Abklingkonstanten ¢ ermittelt, die als Kriterium fiir Stabilitdt dienen. Die Differenzen der
Eigenwerte A\ lassen sich ebenfalls leicht bestimmen und kénnen als Kriterium fiir Robust-
heit eingesetzt werden. Dabei ist jedoch eine exakte Zuordnung der kritischen Eigenmoden

notig, welche beim Zweifreiheitsgradsystem trivial war.
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Die Diskriminante ist fiir Gleichungen hoherer Ordnung definiert und damit auf Systeme
mit vielen Freiheitsgraden anwendbar. Aus D > 0 kann fiir n > 3 jedoch nicht mehr auf die

Stabilitat des Systems geschlossen werden.

Aus der oben gefunden Aquivalenz von Diskriminante D und Eigenwertabstand |w; — ws| +
i |07 — 09| lésst sich jedoch fiir einzelne Eigenmoden j,k eine Verallgemeinerung der Diskri-
minante definieren /D, j := |w; — w;| + i |8 — ;|, wobei zwischen dem i im Index und der

imagindren Einheit ¢ zu unterscheiden ist.

Die MAC-Werte und MAC,-Werte lassen sich fiir grofse Systeme ebenfalls effizient berechnen
und eignen sich, gegebenenfalls zusammen mit den Eigenfrequenzabstinden, als Kriterium

fiir Stabilitét, als auch fiir Robustheit eines Systems.

Da zu Beginn unklar ist, welche Eigenmoden ¢; spater fiir Instabilitéiten verantwortlich
sind, muss MAC(¢p;,;) fiir alle ¢,j = 1,...,m berechnet werden. Die Rechenzeit hierfiir

@ nicht ver-

ist aufgrund der Lénge der Vektoren n und der Zahl der Berechnungen
nachléssigbar. Der folgende Satz ist Grundlage fiir die effiziente Berechnung der MAC- und

MAC,-Werte am Bremssystem.

Satz 8.5 (Generalisierte Eigenvektoren):

Seien @j, ¢o j, Pj, p; definiert wie in Kapitel 4.3. Dann gilt Vi,j € 1,...,m:

MAC (¢} ;) = MAC (¢i,3;) MAC (¢5,p0,5) = (i),
MAC, (@,0;) = MAC, (i,3;) MACs (¢7 p0,5) = (¥i); (8.10)

Der Beweis der linken Gleichungen folgt durch direktes Nachrechnen der Definitionen der MAC
und MAC,-Werte. Die Orthogonalitit der Matrix der Eigenvektoren ®{®, = I € R™™ ist dabei

essentiell. Die rechten Gleichungen folgen dann durch die beiden Identitdten ®¢e; = ¢g; und
MAC (¢i.ej) = (i),

Die Berechnungen konnen nun effizient ausgefiihrt werden, da ¢} € R™ und v; € R™ mit
m < n. In der Anwendung besitzen die Finite Elemente Modelle bis zu einer Million Frei-
heitsgrade n, die Zahl der Eigenmoden im horbaren Bereich ist jedoch < 1000. Damit sinkt

die Zahl der Rechenoperationen in etwa um den Faktor 1000.
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Abbildung 8.7: Verteilung des Parameters « (links) und Wahrscheinlichkeit fir Systemstabilitat am
Minimalmodell (rechts)

8.2.4 Robustheitsaussagen bei stochastisch verteilten Parametern

Fiir Berechnungen mit Hilfe des in den vorangegangenen Kapiteln vorgestellten Berech-
nungsansatzes konnen manche Parameter nur mit hohem Aufwand exakt bestimmt werden.
Daher soll an dieser Stelle untersucht werden, inwieweit stochastische Gréfien als Eingangspa-
rameter verwendet werden konnen. Unbekannte Eingangsparameter konnen mit ungenau
bestimmten Eigenfrequenzabstdnden in Verbindung gebracht werden, was sich im Zweifrei-
heitsgradsystem am stidrksten mit dem Parameter o, dem Steifigkeitsverhéltnis der beiden

Freiheitsgrade, ausdriicken lasst.

Im Folgenden wird der Parameter o daher nicht mehr als deterministische Grofe betrachtet,
sondern als normalverteilte Zufallsvariable a ~ N (g, 0%) mit bekanntem Erwartungswert
ap und bekannter Standardabweichung o. Abbildung 8.7 links zeigt fiir eine exemplarische
Verteilung des Parameters a bei oy = 0 und ¢ = 0.2. Die Wahrscheinlichkeit P fiir die

Stabilitdt des Systems ist nun

o0

1, wenn System bei £ stabil

P (Stabilitit) = / (8.11)

—0o0

Pla=¢)-

(@ =¢) {O, wenn System bei £ instabil
In Abbildung 8.7 ist rechts fiir Erwartungswerte ag € [—1,1] und ¢ = 0.2 die Wahrschein-
lichkeit aufgetragen, dass das System mit o ~ N (ag,0?) stabil ist. Im Vergleich mit der
Stabilitétskurve in Abbildung 8.6 ist eine Ahnlichkeit zu erkennen, wobei im stochastischen
Fall der Ubergang vom Stabilitéitsbereich (Wert 1) zum Instabilitéitsbereich (Wert 0) nicht

abrupt, sondern fliefend ist.
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Abbildung 8.8: Wahrscheinlichkeit und verschiedene Prognosen fir Systemstabilitdt am Minimalmodell:
o = 0.05 (links), o = 0.2 (rechts)

Fiir komplexe Systeme mit vielen Freiheitsgraden ist der numerische Aufwand zu grof, um
die Stabilitétsanalyse fiir viele { durchzufiihren und damit das obige Integral (8.11) néhe-
rungsweise zu berechnen. Daher wird mit Hilfe der im vorhergehenden Abschnitt genannten
Kriterien eine Prognose durchgefiihrt, mit welcher Wahrscheinlichkeit das System stabil ist.
Das System wird dabei an drei Stiitzstellen £ = ay — 0, £ = o und £ = ag + o berechnet

und der Wert des gewédhlten Stabilitatskriteriums bestimmt.

Aus diesen drei Werten kann ein quadratisches Polynom bestimmt werden, das den Ver-
lauf des gewiinschten Stabilitatskriteriums fiir £ € R approximiert. Dieses Polynom wird
wiederum in Gleichung (8.11) eingesetzt und ausgewertet. Grundsétzlich sind auch weitere
Systemauswertungen moglich, sodass ein Interpolationspolynom héheren Grades berechnet

werden kann.

Die Prognosen sind in Abbildung 8.8 zusammen mit dem exakten Wahrscheinlichkeitsver-
lauf aufgetragen. Mit Hilfe der Diskriminante wird bei Systemen mit zwei Freiheitsgraden
die exakte Wahrscheinlichkeit vorhergesagt, da die Diskriminante selbst ein Polynom zwei-
ten Grades in « ist und somit durch drei Stiitzwerte exakt approximiert werden kann. In
Abbildung 8.8 ist daher die Diskriminante mit der exakten Losung iibereinstimmend. Der
MAC-Wert liefert falsche Prognosen. Dies ist in den wieder abfallenden Werten bei bestehen-
der Instabilitdt und der fehlenden Differenzierbarkeit bzgl. a begriindet. Bei der Definition
des MAC,-Werts ist dieser Nachteil behoben. Somit wird eine bessere Prognosegiite erreicht.
Der MAC,-Wert liefert jedoch keine exakten Werte, da er sich nicht als Polynom zweiten
Grades in « darstellen ldasst. Die Abweichungen sind bei diesem System jedoch vernachlés-

sighar gering.
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Abbildung 8.9: Stabilitat des 13. Eigenwerts und Werte verschiedener Stabilitatskriterien bei Variation
der axialen Steifigkeit F's3 des Reibmaterials am Finite Elemente Modell

Als néchster Schritt wird diese Methode auf ein Finite Elemente Modell eines Bremssystems

angewendet.

8.2.5 Stabilitatsprognose am Bremssystem

Ziel dieses Abschnittes ist es, die am Minimalmodell mit zwei Freiheitsgraden definierten Sta-
bilitatskriterien an einem realistischen Anwendungsfall zu validieren. Hierfiir wurde ein Fini-
te Elemente Modell einer Bremse mit ca. 40000 Freiheitsgraden verwendet. Da die Einfliisse
durch nichtlineare Effekte vor der eigentlichen linearen Stabilitdtsanalyse gering gehalten
werden sollen, wird der axiale Elastizitdtsmodul Fs3 der Bremsbelédge als Variationsparame-
ter gewahlt. Die Stabilitdtsanalyse beschrankt sich auf die Frage, ob ein bestimmter Eigen-
wert Instabilitdten zeigt und nicht, ob das gesamte System stabil ist. Diese Einschrankung
ist in der Anwendung zuléssig, da dort oft eine bestimmte Quietschfrequenz vom Priifstand
oder aus Fahrzeugen bekannt ist und somit auf einen bestimmten Eigenwert des Systems

geschlossen werden kann.

In Abbildung 8.9 ist der Stabilitédtsbereich des 13. Eigenwerts gegeniiber dem axialen Elas-
tizitdtsmodul des Reibmaterials der Bremsbelédge aufgetragen (durchgehende Linie). Aufter-
dem sind zum Vergleich die Werte verschiedener Stabilitétskriterien erkennbar. Der Elasti-
zitdtsmodul Fs3 wird dabei von 3000 MPa bis 7000 MPa variiert. Im Bereich der Instabilitat
koppelt die 13. Eigenmode mit der benachbarten 12. Eigenmode.
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Abbildung 8.10: Wahrscheinlichkeit und verschiedene Prognosen fiir die Stabilitat des 13. Eigenwerts
am Finite Elemente Modell

Der axiale Elastizitatsmodul E33 des Reibmaterials der Bremsbelédge wird nicht mehr als de-
terministischer Wert modelliert, sondern als normalverteilte Zufallsvariable Es3 ~ N (E,0?)
angenommen. Fiir die folgende Untersuchung wird der Erwartungswert £ wieder zwischen
3000 MPa und 7000 MPa variiert. Die Standardabweichung o des axialen Elastizitdtsmoduls
des Bremsbelags betréigt konstant 400 MPa.

In Abbildung 8.10 ist die Wahrscheinlichkeit fiir die Systemstabilitdt eingezeichnet (durch-
gehende Linie). Aufierdem wurden Prognosen auf Basis der verallgemeinerten Diskriminante
\/512713, des MAC-Werts und des MAC,-Werts, wie sie im vorherigen Abschnitt definiert
wurden, erstellt. Es ist wiederum erkennbar, dass die Prognosen mittels verallgemeinerter
Diskriminante und MAC,-Wert gute Ergebnisse liefern. Die Prognose iiber das Kriterium
des MAC-Werts folgert falsche Wahrscheinlichkeiten fiir die Systemstabilitét.

Die in diesem Kapitel definierten Stabilitdtskriterien bieten somit die Mdoglichkeit, bei un-
sicheren oder unbekannten Eingangsparametern eine Bewertung des Systems vorzunehmen,
ohne eine hohe Zahl an Rechnungen durchfiihren zu miissen. Bei Parametern, die einen ho-
heren Einfluss als der axiale Elastizitdtsmodul Fs33 des Bremsbelags auf den nichtlinearen,
quasi-statischen Teil der Bremsgerduschanalyse haben, ist eine geringere Ubereinstimmung
zwischen der Prognose und der exakten Wahrscheinlichkeit fiir Stabilitat zu erwarten. Hier
ist gegebenenfalls eine andere Interpolationsfunktion zu verwenden, die geringere Anforde-
rungen an die Glattheit der Systemantwort stellt. Eine weitere Herausforderung stellt die
Berticksichtigung mehrerer gegebenenfalls korrelierter Eingangsparameter mit unterschiedli-

chen Verteilungsfunktionen dar.
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8.3 AbhilfemaBnahmen

Mit der Bremsgerauschsimulation kénnen zahlreiche Ergebnisgrofen berechnet werden, die
iiber die aus Bremsgerduschversuchen am Fahrzeug oder am Priifstand ermittelten Grofsen
hinausgehen. Ein Beispiel ist die detaillierte Visualisierung der Schwingformen oder der Deh-
nungsenergien auch bei verborgenen Bauteilen. Daraus lassen sich oft Hinweise erlangen, wo
Anderungen am Bremssystem das Geriuschverhalten beeinflussen und gegebenenfalls ver-
bessern konnen. Ein genaues Verstindnis des Erregungsmechanismus hilft hierbei, diese An-
derungen in effizienter Weise einzubringen und somit nicht nur das Ziel einer gerduschfreien
Bremse zu erreichen, sondern dabei auch Nebenbedingungen wie niedrige Herstellungskosten

oder eine Minimierung der ungefederten Massen im Fahrzeug zu beriicksichtigen.

8.3.1 Axiale Steifigkeit und Reibwertverhalten

Die Herleitung dieser Abhilfemaftnahme basiert auf dem Minimalmodell zur Modenkopplung,
das in Kapitel 3.3 beschrieben ist. Bei der Analyse dieses Modells folgt, dass die Diskrimi-

nante D = ¢y (a? + 3(8 — 7)) bestimmend fiir die Systemstabilitit ist und somit dem Faktor

_ _ 2pkN
7= Fitkatky

Anderungen nur dann relevant aus, wenn alle drei Summanden ki, ks und ky gleichzeitig

eine hohe Bedeutung zukommt. Durch die Summation im Nenner wirken sich

gedndert werden. Das Produkt im Zahler ist leichter zu beeinflussen.

Einerseits ist ein niedriger Reibwert p positiv fiir das Gerduschverhalten, jedoch verbunden
mit den bereits friither erlauterten Beeintrachtigungen auf die Funktion der Bremse. Ande-
rerseits hilft auch eine geringe Kontaktsteifigkeit k. An dieser Stelle muss beachtet werden,
dass die Kontaktsteifigkeit ky nur mittelbar mit der in einer Finite Elemente Software de-
finierten Kontaktsteifigkeit zusammenhéngt. Im Minimalmodell geht aufser im Parameter ~
iiberall die Summe ks 4+ ky der in Reihe geschalteten Steifigkeiten in die dimensionslosen
Grofsen ein. Die Steifigkeit zwischen Kontaktfliche und Massenpunkt entspricht ky und ko
gibt die Steifigkeit der Lagerung dahinter an.

In der realen Fahrzeugbremse ist die Masse verteilt und wirkt nicht als Punktmasse, es kann
aber eine Analogie zum Minimalmodell gefunden werden. Eine elastische Feder ky bzw.
ein elastisches Material wirkt umso positiver auf das Gerduschverhalten, je nadher sie an
der Kontaktflache liegt. Ein in axialer Richtung weiches Belagmaterial, also Fs3 klein, ist
ideal. Etwas weniger effizient wirkt eine weiche Zwischenschicht. Ein weiches Dampfungs-
blech hilft in geringerem Mafe, da die Masse des Belags und der Riickenplatte davon nicht

beeinflusst werden. Zusétzliche Elastizitdten im Bereich der Bremsfaust sind noch weniger
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wirksam. Eine genaue Betrachtung muss anhand der, bei einer Instabilitdt vorliegenden,
Schwingform erfolgen. Es ist dabei zu beachten, dass die Gesamtsteifigkeit der Kette se-
rieller Federn Belagmaterial-Zwischenschicht-Dampfungsblech-Bremsfaust aus Griinden des

Pedalwegs und des Bremsfliissigkeitsbedarfs limitiert ist.

8.3.2 Belaglange

In Kapitel 3.3 wurde anhand eines eindimensionalen Bremsenmodells auf Grundlage eines
Euler-Bernoulli Balkens ein Zusammenhang zwischen der Belaglange und der Hohe der Real-
teile der Eigenwerte A\ bzw. der negativen Démpfungen (; von Instabilitdten festgestellt.
Einerseits ist eine kurze Belagldnge als positiv einzustufen. Andererseits wirken sich Be-
laglangen entsprechend der halben, ganzen oder vielfachen Wellenldnge der Bremsscheiben-

schwingform negativ auf das Systemverhalten aus.

Der positive Einfluss von kurzen Bremsbeldgen kann auch in geometrisch exakten Finite
Elemente Berechnungen nachvollzogen werden. Beim Zusammenhang zwischen Belagléinge
und Wellenlinge der Scheibenschwingform ist eine Ubertragbarkeit auf ein komplexes Modell

fraglich, da starke Vereinfachungen fiir die eindimensionale Modellierung noétig sind.

Im Grenziibergang, wenn anstatt den flachigen Bremsbeldgen nur noch jeweils eine Kante
auf der Bremsscheibe aufliegt, werden die jeweiligen Doppelmoden der Bremsscheibe maxi-
mal voneinander getrennt. Da der Bremsbelag nun ausschlielich als zusétzliche Masse wirkt
und keine Biegesteifigkeit in das System mit einbringt, wird sich eine der Doppelmoden
als im Raum stehende Welle mit dem Belag im Schwingungsbauch und abgesenkter Eigen-
frequenz einstellen. Die andere Doppelmode bildet sich ebenfalls als stehende Welle eine
Viertel-Wellenldnge versetzt aus. Hier liegt der Bremsbelag in einem Schwingungsknoten.
Die zusétzliche Masse wirkt nicht. Die Eigenfrequenz bleibt gleich der Bremsscheibe ohne

Belag.

Durch Abschragungen des Reibmaterials kann die Kontaktfliche zwischen Bremsbelag und
Bremsscheibe entsprechend verkleinert werden. Allerdings verringert sich dabei auch das
nutzbare Verschleifsmaterial des Bremsbelags. Auferdem wirkt diese Mafknahme nur im neu-
en, noch unverschlissenen Zustand. Sobald der Bremsbelag teilweise verschlissen ist, wird die

Kontaktfliche wieder grofer und der positive Effekt der kurzen Belaglénge geht verloren.
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Eigenfrequenzanderung
Uber Modifikation der Steifigkeit

Eigenfrequenzé&nderung Uber Modifikation der Masse

Abbildung 8.11: Erste frei-frei Biege-Eigenschwingung eines Balkens mit angezeichneten von-Mises-
Spannungen (dunkel).

8.3.3 Maximale Amplitude

Ausgehend von Erfahrungen am Gerduschpriifstand, lésst sich eine weitere Vorgabe zur Suche
nach Gegenmafinahmen ableiten. An Stellen mit hoher Bewegungsamplitude ist der Einfluss
von Massendnderungen auf das Gerduschverhalten am grofsten. Analog dazu konnen in der
Simulation bei der Betrachtung von Dehnungsenergien auch die Stellen mit der hochsten

Sensitivitat gegeniiber Steifigkeitsdnderungen identifiziert werden.

Als Beispiel ist in Abbildung 8.11 die erste Biege-Eigenschwingung eines Balkens dargestellt.
An den Balkenenden ist die Verschiebung u am gréfiten und die Dehnungsenergiedichte
klein. Hier kann die Eigenfrequenz am Besten durch eine Anderung der Masse m beeinflusst

werden, wobei sich die Eigenfrequenz bei zuséitzlichem Material absenkt.

Die Spannungen und damit auch die Dehnungen sind in der Balkenmitte, insbesondere an der
oberen und unteren Oberfliche maximal. Hier ist durch zusétzliches Material eine Beeinflus-

sung der Steifigkeit k£ und damit eine Verschiebung der Eigenfrequenz nach oben méglich.

Eine Abschétzung der Eigenfrequenz w ist hier auch {iber den Rayleigh-Quotienten moglich.

I

P fil EI(&)u” d¢
=T

Jo PA(E)u dE

Zur Absenkung der Eigenfrequenz w miissen die Funktionen FI(§) und pA(§) bei gegebenem

(8.12)

u bzw. u” so bestimmt werden, dass der Rayleigh-Quotient minimal wird.

Bei der Stabilitdtsanalyse an Bremssystemen kann jedoch direkt keine analoge Aussage dar-
iiber abgeleitet werden, ob nun die Masse bzw. Steifigkeit erhoht oder verringert werden soll
oder wie stark der Eingriff idealerweise ist, um eine bestehende Instabilitdt zu beseitigen.
Somit bleibt eine Reihe von Versuchen oder Simulationen noétig, um eine optimale Losung

zu finden.
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8.3.4 Bauteilverhalten

Aufgrund der Komplexitiat des Bremssystems gibt es Ansétze, die Ergebnisse des Gesamt-
systems auf Einzelbauteile zu projizieren und dann auf Bauteilebene Gegenmafknahmen zu
definieren. Nachdem erste Gerduschsimulationen an Finite Elemente Modellen des gesamten
Bremssystems moglich waren, wurde von Zhang u. a. [2003] hierzu eine Methode vorgeschla-
gen. Zentraler Punkt ist dabei die Definition eines Component Contribution Factor (CCF)
sowie eines Component Modal Contribution Factor (CMCF), um Aussagen nicht nur auf
Systemebene, sondern auch auf Bauteilebene zu erhalten und eine Verbindung zu den Ei-

genschwingformen der Einzelbauteile zu ermdglichen.

Sei ¢ € C" der Verschiebungsvektor einer instabilen Schwingung. Dieser kann umsortiert
und partitioniert werden, sodass die Verschiebungsvektoren der einzelnen Bauteile direkt

ablesbar sind.

PScheibe
$PBelag, innen
PBelag, auften
$PHalter

Y= PFaust (813)
$PSchwenklager
P Achslenker

Pweitere Bauteile

Pweitere FHG

Nun wird der CCF berechnet, der den Anteil eines einzelnen Bauteils j an der gesamten

Schwingung ausgibt.

0
, 0
PjiY; t
CCF; = —110 _ 4t | (8.14)
7 el sl 0]
0

Dabei bezeichnet p; die mittlere Dichte des Einzelbauteils und 0; ist ein Korrekturfaktor,

der die Netzfeinheit berticksichtigt. Analog kann ein Beteiligungsfaktor der einzelnen Kom-
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ponenten bzgl. der Dehnungsenergien berechnet werden.

Nun koénnen die Einzelbauteile der Bremse identifiziert werden, die die hochsten Anteile an
der kinematischen Energie der instabilen Schwingung haben. Mit Kenntnis der kinematischen
Energien der einzelnen Bauteile konnen Abhilfemafsnahmen in einer ersten Abschétzung auf
ihre mogliche Wirksamkeit beurteilt werden, ohne dass eine Simulation oder ein Versuch

durchgefiihrt werden muss.

Um nicht nur das zu modifizierende Bauteil, sondern auch die genaue Stelle der Modifi-
kation zu identifizieren, definierten Zhang u.a. [2003] den Component Modal Contribution
Factor (CMCF). Hierzu sind zusétzliche Berechnungen der frei-frei Eigenmoden aller zu
untersuchenden Komponenten des Bremssystems notwendig. Insbesondere ist fiir diese Be-
rechnungen das gleiche Finite Elemente Netz zu verwenden, um eine eindeutige Zuordnung

der Knoten zu ermoglichen.

Sei 1;; € R™ der i-te Eigenvektor einer frei-frei Eigenwertanalyse von Bauteil j.

0
0
OMCF]"Z‘ = pjiej Cpt 1/)3',@' (815)
11 121 0
0

Nach Analyse der CMCF-Werte aller Eigenschwingungen bis hin zu einer zu wéahlenden
Grenzfrequenz, konnen die Schwingformen mit den hdchsten Anteilen genauer betrachtet
werden. Hier ergeben sich schnell Ansétze, um die Eigenfrequenz des Bauteils zu verschieben
und so das Systemverhalten des Gesamtsystems zu beeinflussen. Die Mafsnahmen kénnen

dann am realen Bauteil einfach durch eine Modalanalyse validiert werden.

Die Verwendung von CCF und CMCF beinhaltet jedoch einige Einschrénkungen, welche die

Giite der gefundenen Abhilfemafnahmen schmélern:

e Bei Systemen mit stark gekoppelten Einzelbauteilen héngt das Systemverhalten ge-
nauso von der Kopplung, wie von den Eigenschaften der Einzelbauteile ab. Eine Par-
titionierung der Systemmatrix ist in diesem Falle mit einem Verlust an Prognosegiite

verbunden.

e Abhilfemafinahmen im Bereich der Kontakte werden nicht erkannt.
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e Viele Einzelbauteile schwingen im Verbund anders als bei einer frei-frei Eigenfrequenz-
analyse. So sind die Starrkopermoden oft stark an einer Schwingung beteiligt, deren

Eigenfrequenz jedoch nicht beeinflusst werden kann.
e Informationen aus der Phase der Eigenschwingungen werden vernachléssigt.

Um diese Nachteile zu umgehen, ist gegebenenfalls eine Betrachtung auf Systemebene sinn-

voller. Diese wird im néchsten Abschnitt vorgestellt.

8.3.5 Trennung der koppelnden Schwingformen

Da das Phanomen der Modenkopplung als Hauptursache fiir Instabilitdten angesehen wird,
besteht ein Ziel darin, die beiden koppelnden Schwingformen zu identifizieren. Das Gesamt-
system soll nun so modifiziert werden, dass der Frequenzabstand dieser beiden Schwingfor-
men maximiert wird. Dadurch wird die Modenkopplung und die damit verbundene Instabi-

litdt des Systems vermieden bzw. diese treten erst bei einem hoheren Reibwert p auf, siehe
Abbildung 8.12.

Die Herausforderung liegt darin, dass diese beiden Schwingformen im instabilen System
schon gekoppelt sind und deshalb nicht direkt bestimmt werden kénnen. Daher muss ein
Ersatzsystem definiert werden, das schwingungstechnisch ein vergleichbares Verhalten zeigt,

bei dem die beiden Schwingformen jedoch (noch) nicht koppeln.

Basierend auf der Kenntnis, dass bei kleinen Reibwerten p keine Instabilitdten auftreten, ist
eine Moglichkeit, mehrere Rechnungen mit verschiedenen Reibwerten p durchzufithren und
als Ersatzsystem jenes mit dem hoéchsten Wert p zu wahlen, bei dem noch keine Kopplung
auftritt.

Da das Systemverhalten stetig von den Eingangsparametern, wie z.B. dem Reibkoeffizien-
ten p abhéngt, miissen die beiden spéter koppelnden Schwingformen #hnlich zueinander
und &hnlich der aufklingenden Schwingung sein. Dies kann an entsprechend hohen MAC-
Werten erkannt werden. Zhang u. a. [2003| berechnete die MAC-Werte zwischen der instabi-
len Schwingform und allen Eigenformen des Ersatzsystems mit reduziertem Reibwert p. Die
beiden Eigenformen mit den hochsten MAC-Werten werden als koppelnde Schwingformen

identifiziert.

Die Berechnung zahlreicher Systeme mit verschiedenen Reibkoeffizienten p ist jedoch auf-
wandig. Auferdem geht der Reibkoeffizient p auch stark in den nichtlinearen statischen Teil

der Rechnung ein, was das Ergebnis verfélschen kann.



162 8 Anwendungen im Entwicklungsprozess

2.0 +
stabil

1.5 4 zwei getrennte Schwingformen

instabil
eine gekoppelte Schwingform

..... RN S NN
(IO SUUUUUUUURUURUOURIN AOPPPPPRIEEL LI |
[
[
0.5 :
mdgliche Reibwerte
0.0 1 1 1 : : : 1 1 1 —>
00 01 02 03 04 05 06 07 08 09 1.0 pu
“A ;
20 T |
stabil 1 instabil
1.5 4+ Eigenfrequenz nach oben verschoben :
[
........................................................................ o
1.0 e eeeeeeeeeee e en s :
™~ |
05 1 Eigenfrequenz nach unten verschoben :
[
mogliche Reibwerte I
0.0 i i ; ' ' —L : >

00 01 02 03 04 05 06 07 08 09 1.0 u

Abbildung 8.12: Prinzip der Trennung der Eigenfrequenzen: Ausgangssystem mit Instabilitt im relevan-
ten Reibwertbereich (oben), modifiziertes System mit Instabilitat erst oberhalb des rele-
vanten Reibwertbereichs (unten)
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Ein anderes Ersatzsystem entsteht durch Ausblenden der Dampfungsterme und der schief-
symmetrischen Teile der Steifigkeitsmatrix, das sogenannte M-K-System, siehe Kapitel 2.3.
Es ist in einigen Eigenschaften mit dem System mit p = 0 vergleichbar, aber nicht mit diesem
identisch. So sind die Verformungen, die durch das Bremsmoment und die Reibkraft Fr ent-
stehen im M-K-System beriicksichtigt, im System mit p = 0 aber nicht. Bei gyroskopischen
Kréften gilt dies entsprechend umgekehrt.

Das M-K-System ist grenzstabil und nach Satz 2.8 in R diagonalisierbar. Aufserdem wird
dieses Ersatzsystem zur spéteren Projektion der Systemmatrizen ohnehin berechnet, sie-
he Kapitel 4.3. Somit miissen wenige zuséatzliche Berechnungen durchgefiihrt werden. Eine

entsprechende Vorgehensweise wird im folgenden Abschnitt vorgestellt.

8.3.6 Sensitivitatsanalyse am reduzierten System

Durch eine Sensitivitdtsanalyse kann die Abhéngigkeit der Ergebnisgrofsen von verschiede-
nen Eingangsparametern dargestellt werden. Im Zuge der Bremsgerauschsimulation stellen
sich zwei grundsatzliche Fragestellungen: Zum einen ist eine Parametrisierung des Finite
Elemente Modells des Bremssystems insbesondere im Bereich der Geometrie aufwandig, an-
dererseits sind umfangreiche Sensitivitdtsanalysen bei vielen zu variierenden Parametern mit

langen Rechenzeiten verbunden.

Bei Vernachlassigung des ersten nichtlinearen statischen Teils der Berechnung kann durch
Wabhl der reellen Eigenfrequenzen wy; (j = 1,...,m) als Eingangsparameter eine effiziente
Methode zur Sensitivitdtsanalyse dargestellt werden, siehe Gleichung (4.3). Mit Hilfe der
Ergebnisse dieser Sensitivitdtsanalyse und durch Betrachtung der reellen Eigenschwingfor-
men g ; (j =1,...,m) kann dann eine geeignete Stelle zur Systemmodifikation identifiziert

werden.

Im Kontext von Kapitel 4.3 bezeichne \o; = wo; € R, ¢o; € R* (j = 1,...,m) die
Eigenwerte und -vektoren des reellen Systems. Die entsprechenden Grofen des reduzierten

Systems seien A} = iw; — 05 € C, ¢; € C™ (j =1,...,m).

Die Berechnung der Eigenwerte des reduzierten Systems kann auch als Diagonalisierung der
Systemmatrix aufgefasst werden. Das heifst die durch ¥ := (¢4, ...,4,,) € C™™ definierte
Koordinatentransformation fithrt zu einer Diagonalisierung der Systemmatrix des reduzier-
ten Systems. Der Sonderfall einer nicht diagonalisierbaren Systemmatrix mit Eigenwerten,
deren geometrische Vielfachheit nicht der algebraischen Vielfachheit entspricht, wird an die-

ser Stelle ausgeschlossen. In der Anwendung treten keine exakt identischen Eigenwerte auf.
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Der verwendete Begriff Systemmatrix, im Folgenden B* genannt, ist in diesem Kontext von
den Massen-, Dampfungs- und Steifigkeitsmatrizen M, C und K 7u unterscheiden. Die

Matrix B* ist vor der Berechnung unbekannt und soll nur der Gleichung

0 0
0o . -

UIB* = o =diag (A],..., \;,) = diag (iw] — 97, ... iw;, —6) (8.16)
0 0 A

geniigen, also die gleichen Instabilitdten wie das Bremssystem besitzen. Eine dhnliche Be-
deutung hat die in Kapitel 4.3 definierte Matrix A*, die jedoch die doppelte Grofe besitzt

und vor der Losung des Stabilitatsproblems bekannt ist.

Die Systemmatrix B* ist iiber Gleichung (8.16) eindeutig definiert, wenn die Eigenwerte Aj
des reduzierten Systems paarweise verschieden sind, d.h. die Matrix W regular ist. Im allge-
meinen Fall gilt dies nicht: Wenn zwei identische Eigenwerte A\* vorliegen, sind die Eigenvek-
toren 1) gleich und damit linear abhéngig. Identische Eigenwerte treten jedoch ausschliefslich
im Verzweigungspunkt beim Ubergang von Stabilitit zu Instabilitéit auf, siehe Abbildungen
3.8 und 8.12. In Anwendungsfillen kann somit vorausgesetzt werden, dass die Eigenwerte \*

nicht identisch sind.
Nach Losung des reduzierten Gleichungssystems (4.5) kann B* leicht berechnet werden
B* =W diag (\},...,\") oL, (8.17)

Nach Satz 2.8 stehen die Eigenvektoren %; (j = 1,...,m) im Allgemeinen nicht orthogo-
nal zueinander. Daher kann W numerisch schlecht konditioniert sein. Durch eine erneute
Berechnung der Eigenwerte von B* und einen Vergleich mit A7 (j = 1,...,m) kann {iber-
priift werden, ob eine ggf. vorhandene schlechte Konditionierung die Berechnung von B*

beeintrachtigt.

Die gesamte modale Information des Bremssystems im Betriebspunkt bis zu einer festen
Grenzfrequenz ist in B* gespeichert. Die reellen Eigenformen ¢ ; (j =1,...,m) bilden die
orthogonale Basis bzgl. der B* dargestellt ist. Die Systemmatrix B* besitzt eine charak-
teristische diagonaldominante Form, wie in Abbildung 8.13 links zu erkennen ist. Auf der
Hauptdiagonalen sind nahezu exakt die aufsteigenden Eigenwerte )\ ; des reellen Systems zu
finden. Alle nichtdiagonalen Eintrédge in der Matrix B* sind um mindestens eine Grofenord-

nung kleiner. Wenn die Hauptdiagonaleintrage ausgeblendet werden, bleibt eine riefenartige
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Abbildung 8.13: Plot des Betrags der Systemmatrix |B*| (links) und |[B* —diag (Ao.1, - - - ,A0,m) | (rechts)

Struktur iibrig, wie in Abbildung 8.13 rechts zu sehen. Diese Eintrédge geben die unsymme-
trischen Kopplungseintriage wieder, die durch den gleitenden Kontakt zwischen Scheibe und

Belag definiert sind.

Es besteht ein enger Zusammenhang zwischen den nichtdiagonalen Eintrédgen der Matrix
B* und den Eigenschwingformen der Bremsscheibe, wie sie in Anhang C erldutert werden.
Spaltenweise sind Eintrége der tangentialen Out-of-Plane (OP) Moden ¢y ; zu finden, die
der In-Plane-Tangential (IPT) Moden entsprechen Zeilen mit Werten ungleich 0. Wenn ¢ ;
einen IPT Anteil im Kontakt zwischen Bremsscheibe und Bremsbelag besitzt und ¢ ; einen
entsprechenden OP Anteil hat, gilt Bj; # 0. Eine reine IPT Mode kann keinen OP An-
teil liefern und ist deshalb an einer Spalte mit Nulleintrdgen zu erkennen. Dies erkléart die
riefenartige Struktur in Abbildung 8.13 rechts.

Auf Grundlage dieser Matrix kann nun durch Variation der reellen Eigenwerte, d.h. der Dia-
gonaleintriage Im (Bj*]) ~ N =woj (j =1,...,m), eine Sensitivitdtsanalyse durchgefiihrt
werden. Es muss nicht linger das gesamte Gleichungssystem mit n Freiheitsgraden gelost
werden, sondern nur noch das reduzierte System mit m < n Freiheitsgraden. Durch die-
se Reduktion werden Sensitivitdtsanalysen mit einer groken Zahl an Parametern effizient

berechenbar.

In Abbildung 8.14 sind die Sensitivitdten auf Frequenz und Dampfung fiir zwei verschiedene
instabile Eigenmoden dargestellt. Links ist zu erkennen, dass die 5. komplexe Eigenfrequenz
wi nur durch Anderungen der 5. reellen Eigenfrequenz wo5 beeinflusst werden kann. An der
negativen Dampfung und der damit verbundenen Instabilitat &ndert sich nichts. Die 5. Eigen-

mode ist eine IPT Mode. Die Ursache fiir Instabilitdt ist keine Modenkopplung, sondern die
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Anregung findet iiber den negativen Gradienten des Reibkoeffizienten zur Relativgeschwin-
digkeit af—fel < 0 statt. Der Mechanismus wird in Kapitel 3.1 an einem Minimalbeispiel
erlautert. Auf der rechten Seite ist eine weitere typische Sensitivitatskurve aufgetragen. Hier
wird die Instabilitat der 72. komplexen Mode durch eine Modenkopplung verursacht. Neben
der Frequenz w3, wird auch die, ggf. negative, Ddmpfung 9%, beeinflusst. Dabei kann die
Instabilitat einerseits durch Herabsetzung der 72. reellen Eigenfrequenz wy 72 verringert bzw.
behoben werden. Andererseits kann auch die 73. reelle Eigenfrequenz wy 73 heraufgesetzt wer-
den, um die negative Dampfung 63, der 72. komplexen Mode zu verringern. Alle anderen
reellen Eigenfrequenzen haben keinen signifikanten Einfluss auf die Instabilitdt. Letztendlich
besteht das Ziel also darin, diese Frequenzen der reellen Moden 72 und 73 so zu verschieben,
dass der Abstand maximal wird. Die Beeinflussung von Eigenfrequenzen eines M-K-Systems
ist mathematisch und ingenieurtechnisch gesehen ein einfacheres Problem, als die Behebung

von Instabilitdten eines allgemeinen M-D-G-K-N-S-Systems.

Neben den reellen Eigenfrequenzen ist die Matrix B* auch bzgl. jeder anderen geeigneten Ba-
sis darstellbar. Beispielsweise konnen die Eigenvektoren von frei-frei Eigenfrequenzanalysen
der Einzelbauteile dazu herangezogen werden. Dann werden jedoch zahlreiche verschiedene
Eigenfrequenzen mehrerer Bauteile einen signifikanten Einfluss auf die Instabilitdten haben.
Ein Verhalten wie in Abbildung 8.14 mit nur zwei signifikanten Ausschlégen ist dann nicht

zu erwarten.
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9 Zusammenfassung und Ausblick

9.1 Zusammenfassung

Im Rahmen dieser Arbeit wird ein Simulationsverfahren zur Bewertung einer Fahrzeug-
Scheibenbremse hinsichtlich Bremsenquietschen untersucht. Dieses wurde von Buck [2008|
vorgeschlagen und wird im Serien-Entwicklungsprozess verschiedener Fahrzeug- und Brem-

senhersteller eingesetzt.

Das Verfahren basiert auf einer linearen Stabilitdtsanalyse an einem Finite Elemente Modell
der Fahrzeugbremse und der benachbarten Achskomponenten und soll den bislang stark auf

Versuchen basierenden Entwicklungsprozess unterstiitzen.

Primérer Aspekt dieser Arbeit ist die Verbesserung der Prognosegiite. Durch eine tiefgreifen-
de Analyse der Erregungsmechanismen der entstehenden Instabilitédten werden Ursachen und
Zusammenhénge identifiziert, die spater zu Fehlprognosen fiihren kénnen. Zentraler Punkt
ist dabei die konsistente Herleitung der drei reibbasierten Erregungs- und Daémpfungsme-

chanismen aus den Kontaktgleichungen und deren Ubertragung auf Minimalmodelle.

Mit der Materialcharakterisierung der Bremsbelédge inklusive des Dampfungsblechs und der
Beschreibung geeigneter Messverfahren kann die Modellgiite an dieser als entscheidend iden-
tifizierten Stelle relevant verbessert werden. Dariiber hinaus bietet eine geeignete, frequenz-
abhéngige Wahl der Systemgrenzen die Moglichkeit die Simulationsergebnisse signifikant zu

verbessern, ohne den Modellierungsaufwand unnotig zu erhéhen.

Neben der Minimierung von fehlerhaften Aussagen, besteht ein weiterer Ansatz in der Pro-
gnose der Wirkung von Abhilfemafnahmen. Hierfiir konnen aus Minimalmodellen, aus den
Kontaktgleichungen und der vorhandenen Modellreduktion am Finite Elemente Modell wert-
volle Zusammenhénge aufgezeigt werden. Diese werden zur Definition zielgerichteter Ge-

rduschmafnahmen verwendet und sind in ersten Serienanwendungen umgesetzt.
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Dariiber hinaus werden Ansatzpunkte zur weiteren Verbesserung der Bremsgerauschsimula-

tion identifiziert, welche auf den folgenden Seiten erldutert werden.

9.2 Nichtlinearitat und Grenzzykelberechnung

Eine zentrale Einschriankung des in dieser Arbeit vorgestellten Verfahrens zur Simulation von
Bremsenquietschen ist die fehlende Prognose der Schwingamplituden. Durch den linearen
Ansatz der Stabilitdtsanalyse kann nur bewertet werden, ob ein System stabil ist oder nicht.
Dabei gibt der Realteil des Eigenwerts A die Anfachungsrate der Schwingung an. Um eine
lineare Systemmodellierung zu ermoglichen, werden sémtliche Schwingungsamplituden als

infinitesimal klein angenommen, auch wenn diese wihrend des Quietschens endlich sind.

Das lineare Systemmodell der Stabilitdtsanalyse bleibt somit unvollsténdig. Es existiert mit
Sicherheit eine, notwendigerweise nichtlineare, mechanische Kraft, die die Amplituden der
Schwingung beschrinkt und zu einem Grenzzykel mit endlicher Amplitude fiihrt. Diese Am-
plitude bestimmt dann iiber den Abstrahlgrad aller schwingenden Oberflachen die Schallleis-

tung, die beim Bremsenquietschen entsteht und damit letztendlich die Kundenrelevanz.

Es existieren zahlreiche nichtlineare Effekte im mechanischen Modell einer Fahrzeugbremse,
darunter frequenzabhéngige Materialkennwerte, Terme die durch Linearisierungen im Be-
reich der Kontakte unberticksichtigt bleiben, nichtlineare Coulomb’sche Reibung, Kréfte die
aufgrund der virtuellen Rotation der Bremsscheibe vernachlissigt werden und frequenzab-
hiangige Impedanzen an den Systemgrenzen. Welcher dieser Effekte der entscheidende fiir die

Grenzzykelamplitude ist, bleibt jedoch weiterhin offen.

Falls solche nichtlinearen Effekte mit berticksichtigt werden sollen, kann zur Bewertung von
Bremsenquietschen keine lineare Stabilitdtsanalyse durchgefiihrt werden. Als Alternative
konnte eine explizite Zeitintegration durchgefiihrt werden, die jedoch aufgrund der System-
komplexitét und der hochfrequenten Schwingungen sehr rechenaufwéndig ist. Meziane [2007|
zeigte an einem einfachen Modell die Ubereinstimmung von Ergebnissen einer expliziten
Zeitintegration mit denen einer linearen Stabilitdtsanalyse. Mit der heutigen Computer-
Hardware ist eine explizite Zeitintegration jedoch nicht im Serien-Entwicklungsprozess von
Bremssystemen einsetzbar. Vermont des Roches [2011] zeigte, dass durch Systemreduktions-

ansitze die Antwortzeiten signifikant reduziert werden konnen.

Daneben besteht die Méglichkeit, wenn die zu modellierenden nichtlinearen Kréfte bekannt

sind, problemangepasste Erweiterungen der linearen Stabilitdtsanalyse zu entwickeln. Somit
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konnen die Ergebnisse der linearen Stabilitdtsanalyse als Grundlage fiir eine nachfolgende
Bestimmung der Grenzzykelamplituden dienen. Grundlage hierfiir ist der nichtlineare Sta-
bilitatssatz 2.6, der eine Abschitzung des Einflusses nichtlinearer Kréfte erméglicht. Hetzler
[2013] untersuchte diesen Ansatz, um den Einfluss von nichtlinearer Coulomb’scher Reibung

auf Fin- und Zweifreiheitsgradsysteme zu analysieren.

9.3 Zusatzliche Dampfungsmechanismen

Einige der in Kapitel 3 betrachteten Démpfungsmechanismen werden in der Stabilitdtsana-
lyse nicht berticksichtigt, da die Démpfungsanteile klein sind, die Kréfte im linearen Modell
nicht berticksichtigt werden konnen oder weil ein geeignetes Messverfahren zur quantitativen

Bestimmung der Dampfung fehlt.

Insbesondere die Kontaktdampfung an den zahlreichen Fiigestellen und die Dampfung an
den gewéhlten Systemgrenzen zeigen eine hohe Sensitivitat auf die Ergebnisse einer Stabili-
tatsanalyse. Bei Beriicksichtigung dieser Dampfungseffekte kann somit die Zahl der fehlerhaft

prognostizierten Stabilitdtsverluste verringert werden.

9.4 Materialparameter

Bei der Vermessung des dynamischen Materialverhaltens wurde der Bremsbelag, bestehend
aus Reibmaterial, Zwischenschicht, Riickenplatte und Dampfungsblech, am eingehendsten
untersucht, da hier der hochste Einfluss auf das Stabilitatsverhalten besteht und die grofsten

Unsicherheiten existieren.

Fiir das Reibmaterial wurden verschiedene Messverfahren vorgestellt, die alle Einschran-
kungen hinsichtlich der Allgemeingiiltigkeit der Messergebnisse haben oder die bislang noch
nicht im Serienentwicklungsprozess eingesetzt werden konnen. Eine geeignete Strategie zur
Synthese der Ergebnisse verschiedener Messverfahren kann hier zusétzlichen Aufschluss ge-

ben.

Viel grofere Unsicherheiten bestehen in der Vermessung der Zwischenschicht. Diese hat im
Rahmen dieser Arbeit einen signifikanten Einfluss auf das Gerduschverhalten gezeigt, je-
doch sind die bekannten Messverfahren fiir das Reibmaterial nicht auf die Zwischenschicht
iibertragbar. Aus der maximal 2 bis 3 mm dicken Schicht lassen sich weder geeignete Proben-

korper erstellen, noch ist die Sensitivitit bei Modalanalysen ausreichend hoch, um belastbare
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Ergebnisse zu erzielen. Auch die Frage, ob die Zwischenschicht ein isotropes oder transversal

isotropes Materialverhalten zeigt, bleibt unbeantwortet.

Fiir das Dampfungsblech existieren wie beim Reibmaterial zahlreiche Messverfahren. Hier
bleibt die Frage zu beantworten, wie das Dampfungsblech im Finite Elemente Modell model-
liert werden kann, sodass eine ausreichende Prognosegiite sichergestellt wird, der Aufwand
fiir die Messungen vertretbar bleibt und gleichzeitig alle vorhandenen Messergebnisse im

Modell beriicksichtigt werden kénnen.

9.5 Stabilitatsbewertung bei streuenden Parametern

Die exakte Bestimmung aller Materialparameter im Bremssystem bedeutet einen unverhélt-
nisméfig hohen Aufwand, der im Serienentwicklungsprozess aus Kosten- und Zeitgriinden
nicht bzw. nicht immer méoglich ist. Aufserdem streuen viele Grofen wie Geometrie, Material

und Umweltbedingungen wiahrend der Produktion und iiber die Laufzeit eines Fahrzeugs.

Dies hat zur Folge, dass das exakte Systemmodell einer Fahrzeugbremse nicht existieren
kann, sondern dass jedes Fahrzeug zu jedem Zeitpunkt vom Systemmodell leicht abweicht,
aber dennoch keine Gerédusche auftreten sollen. Es stellt sich die Frage, wie diese Abwei-
chungen und Toleranzen bestmoglich in das Modell {ibernommen werden kénnen und wie
der Rechenaufwand bei der Untersuchung aller Kombinationen von Toleranzen zu minimie-

ren ist.

In Kapitel 8.2 wird ein Verfahren beschrieben, das Stabilitdtsaussagen bei Existenz eines
einzelnen normalverteilten Parameters ermoglicht. Die Erweiterung auf multidimensionale
Verteilungen, Korrelationen verschiedener Parameter und die Generierung der Verteilungen

aus statistischen Untersuchungen stellt ein Feld fiir weitere Untersuchungen dar.

Die Kombination aus der Wiederholbarkeit der Berechnungen und der Moglichkeit einzelne
Parameter unabhéngig voneinander zu variieren, stellt einen grofsen Vorteil der Simulation
gegeniiber dem Bremsgerduschversuch dar. Dieser ist auf reale Teile angewiesen und oft
kann nur schwer ermittelt werden, ob ein bestimmter Parameter innerhalb des vorgegebenen

Streubands liegt.
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9.6 Prognose von AbhilfemaBnahmen

In Kapitel 8.3 wird eine Methode vorgestellt, die bestimmt, inwieweit koppelnde Schwingfor-
men durch eine geeignete Verschiebung der reellen Eigenfrequenzen, d.h. der Eigenwerte des
zugehorigen M-K-Systems, beeinflusst werden konnen. Diese Methode beruht auf der An-
nahme, dass bei kleinen Variationen der Systemmatrizen die Anderung der Systemantwort

naherungsweise linear gegeniiber der Variation ist.

Die moglichen Abhilfemafnahmen bleiben dadurch auf stetig einstellbare Parameter, wie
die Geometrie einzelner Bremsenkomponenten oder Materialparameter, beschrankt. Diskret
einstellbare Grosen, wie das Offnen und SchlieRen von Kontakten, kénnen nur unzureichend
prognostiziert werden, da hier die Annahme kleiner Anderungen nicht erfiillt ist. Genau diese
diskret einstellbaren Parameter besitzen jedoch einen grofen Einfluss auf das Schwingver-
halten des Gesamtsystems und werden auch versuchsseitig oft zur Losung von Gerduschpro-

blemen eingesetzt.

9.7 Andere Bremsgerausche

Mit der vorhandenen Simulationsmethode zur Prognose von Bremsenquietschen stellt sich

die Frage, ob grundsétzlich auch andere Bremsgerdusche simuliert werden kénnen.

Dazu ist einerseits der Modellumfang auf die im fraglichen Frequenzbereich auftretenden
Frequenzen abzustimmen. Die in Kapitel 1.1 beschriebenen Gerédusche besitzen geringere
Frequenzen, somit ist der Modellumfang gegebenenfalls zu erweitern und neben den Achs-
lenkern auch ein Teil der Karosserie zu modellieren. Auflerdem ist bei frequenzabhéngigem
Materialverhalten zu iiberpriifen, inwieweit die getroffenen Annahmen im neuen Anwen-

dungsfall noch gelten.

Die entscheidende Frage ist aber, wie der fiir diese Bremsgerdusche relevante Anregungs-
mechanismus abgebildet werden kann. Handelt es sich dabei, wie beim Bremsenquietschen,
um eine selbsterregte Schwingung, also ein Stabilitdtsproblem oder wird das System durch
eine dufsere Kraft angeregt. Bei zwei Bremsgerduschen, dem Bremsenschrummen und dem
Bremsenknarzen, besteht ein Zusammenhang mit einem Stabilitdtsproblem. Somit kann eine

lineare Stabilitdtsanalyse grundsétzlich zur Bewertung eingesetzt werden.

Der fiir das Bremsenknarzen ursédchliche Stick-Slip Effekt ist nichtlinear, kann jedoch durch

das geschwindigkeitsabhingige Reibgesetz approximiert werden, siehe Kapitel 3.1 oder 7.3.
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Das Simulationsmodell ist in jedem Fall daraufhin zu validieren, ob die stark vereinfachende

Linearisierung des Stick-Slip Effekts noch zu brauchbaren Ergebnissen fiithren kann.

Ebenso konnen instabile Eigenschwingungen beim Bremsenschrummen vorhergesagt werden.
Da es wenige Untersuchungen zum Bremsenschrummen und dessen Anregungsmechanismen
gibt, ist anzunehmen, dass weitere fiir dieses Bremsengeréausch relevante Mechanismen exis-

tieren, die bislang nicht identifiziert worden sind.
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A Anhang: Verwendete Software

Abaqus Kommerzielle Finite Elemente Software fiir lineare und nichtlineare Berechnungen
Verwendete Versionen: v6.8-1, v6.11-1 und v6.12-3
Dokumentation: Dassault Systémes [2012]

Ansa Kommerzieller Preprozessor zu Erstellung von Finite Elemente Modellen
Verwendete Versionen: 12.0.5 und 12.2.3

Latex Freies Softwareprogramm zur Textsatzerstellung
Verwendete Version: 2,

Dokumentation: Braune u.a. [2006]

Maple Kommerzielles Computer Algebra System

Verwendete Version: 9.5

Matlab Kommerzielles Programm zur Losung von Matrizenberechnungen und Visualisierung
Verwendete Versionen: R2007b und R2010
Dokumentation: MathWorks, Inc. [2010]

Optimus Kommerzielles Programm zur parameterbasierten Optimierung
verwendete Version: 10.0

Dokumentation: Noesis Solutions [2011]

PSV Scanning Vibrometer Software Softwarepaket zur Ansteuerung und Auswertung von Laser-
Vibrometrie Messsystemen der Fa. Polytec

verwendete Version: 8.8
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B Anhang: Beweise

B.1 Beweis des linearen Stabilitatssatzes 2.5 in Kapitel 2.2

Sei v < 0, d.h. ¥\; € Spec(A) : Re(\;) < 0. Jede Losung y(t) von y = Ay lésst sich durch den

Exponentialansatz y(t) = exp (At) y(0) darstellen.

Es gilt |exp (At)| < ¢ exp(at) mit ¢ > 0 hinreichend grof und a < 0, siche Walter [1990]. Mit
t—00 t—00

t — oo folgt 0 < |exp (At)| < ¢ exp (at) 12 0 also lexp (At)] — 0 und somit y(t) —— 0,

also liegt asymptotische Stabilitédt vor.

Sei v = 0, d.h. 3\; : Re()\;) = 0. Wahle y(0) = ¢; mit ¢; Eigenvektor zum Eigenwert A;. Es

existiert eine Losung der Differentialgleichung y(t) = ¢ exp (A\it) y(0) = ¢ y(0) # 0 mit ¢ € R\ 0.
—_———

Also ist die Losung nicht asymptotisch stabil. -

Sei v > 0, d.h. 3\; : Re(A;) > 0 und sei € > 0 beliebig klein, aber fest. Wéhle y(0) = ey,

wobei ¢; normierter Eigenvektor zum Eigenwert A; ist. Dann gilt |y(0)] = € > 0, aber es folgt

Va € R 3t > 0: |y(t)] = |e exp (\it)| > a, also nimmt |y(t)| jeden beliebig grofen Wert an. Somit

ist die Losung instabil.

Damit ist Satz 2.5 bewiesen.
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B.2 Herleitung der Variationsformulierung in Kapitel 6.3

Die Herleitung der linearisierten Potentialvariation ist in den beiden Féllen mit und ohne zusétzliche

Fiihrungsgeschwindigkeit identisch und muss hier nicht unterschieden werden.

Fiir die Linearisierung AdIlp der Potentialvariation 0117 werden zuerst die drei Hilfsgrofen A ||v,.¢|,

An und AT berechnet.

Die virtuelle Anderung des Betrags der Relativgeschwindigkeit A [|v,.¢]|:

A HvrelH =A (\/ Urel% + Urel%)

1
= 5 (Avrel% + Avrel%)

2
2 Urell + Urely

1
= (2Avrel1 Vrel1 + QAUTCZQ Urel2)

2 2
2 V Urell + Urely

1
:—Hv lH 'Uf,el A’UTCZ
re

=n' Av,. (B.1)

Die virtuelle Anderung der Richtung der Relativbewegung Amn:

An :A ( ’UTCZ >
[vretl

:A'Urel HvrelH — Urel A H'UrelH

H'Urel”2
_ Qv (0! Avpa) vra (B.2)
[oretl [vpe]|”

Die virtuelle Anderung der Schubspannung A7:

AT =A [M(vau o) o n}

=Ap([lvrall o) o n+ p(lvrall o) Ao n+p(lvel o) o An

8# 8# A'Urel (nt Avrel) Vrel
=——— Ayl on+ = Acon+pAon+po -
O [|vrell " do Vel H’UrelH2
0 0
__9K (n' Avy) o n+ (—M o+ ,u> n Ag+ 12 <Avrel _ Urel (n' Avrel))
O |vrell do Vel Vel
op ) Iz ¢ po ¢
=|— o+ ENNAGgN+=———— oo (nn') Av,g + —— (I —n n') Av,y. B.3
(G o Soral © (7 ) Avra o (=) Avea. - (B3)

Damit kann nun Adllr bestimmt werden. Der Term Adgr wird wiederum als vernachléssigbar klein
angenommen. Die Voraussetzungen fiir diese Annahme sind in Kapitel 6.3 und bei Wriggers [2002]

beschrieben.
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B.2 Herleitung der Variationsformulierung in Kapitel 6.3

ASILr :/ ATt 5gr + 1! Adgr dA
T \,—/

~0

op oy t
_ i A Avy,
/F [(80 J—I—/J,) EN T gN+aH”rel|| J(nn) Vrel
+ H;LJL UH (I -n nt) Avrel] ogr dA
rel
:/ <a—'u o +,u,> en n Agy dgr dA‘I—/ On o (’I’L nt) Avye 6gr dA
do r O[vrell
:5A6HTK ::ASHTD,
—|—/ ro (I—n nt) Av,e 0gr dA
r [[vrell
=:ASllppy
(B.4)

:A5HTK + AéHTD— + A(SHTD+

Die drei Summanden entsprechen den Anteilen der Modenkopplung (TK), der negativen Reibungs-

ddmpfung (TD—) und der positiven Reibungsdampfung (TD+).
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B.3 Herleitung der Auswertung am EA-Stab in Kapitel 5.1

Die dynamische Auslenkung eines EA-Stabs mit Elastizitdtsmodul E33, Querschnitt A und Dichte

p kann durch die Wellendifferentialgleichung beschrieben werden:

d%u &%u

PoE =By (B.5)

Die Losung u(z,t) hangt vom Ort x und der Zeit ¢ ab. Die Wellengeschwindigkeit betrégt ¢ = , / %.

Die Wellenldnge ist A = § und die Wellenzahl k= % = % Die Anregung erfolgt harmonisch mit der
Kreisfrequenz 2. Unter der Annahme einer ebenfalls harmonischen Antwort kann ein Produktansatz

zur Losung gewahlt werden.

u(z,t) = w(zx) - f(t) = (a sin (fcx) + B cos (l%x)) (ysin (2t) + 0 cos (2t)) (B.6)

Ohne Einschréankung kann v + § = 1 gewdhlt werden. Die Kraft F' im Querschnitt ist:

F(z,t) = EggA%(.%’,t) = Es3Ak (a cos (l%x) — [sin (l%x)) (ysin (Qt) + 0 cos (Qt)) (B.7)

Die gemessenen Grofen uq, uo, F7 und F5 sind dann:

ur = u(0,t) = B (ysin (24) + & cos (1))
us = u(l,t) = (a sin (kz) + Beos (iéz)) (ysin () + 6 cos (1))

F1 = F(0,t) = E33Aka (ysin (Qt) + 6 cos (Qt))

Fy = F(I,t) = Es3 Ak (a cos (kl) _ Bsin (k:l)) (vsin () + & cos (1)) (B.8)

Die Differentialgleichung muss zu jedem Zeitpunkt ¢ erfiillt sein. Da ~y sin (Qt) + 0 cos (2t) # 0 fiir
fast alle t € R, kann dadurch geteilt werden. Durch Auflésen folgt Gleichung (5.23):

0=F (ug — U7 COS (l%l)) + Fi <u1 — U9 COS (l%l)) (B.9)

Diese Gleichung besitzt unendlich viele Losungen. Unter der Annahme, dass | < %, wird die kleinste
positive Losung k gesucht. Eine geschlossene Losung fiir k ist nicht bekannt, deshalb wird die Glei-
chung numerisch approximativ gelost. Der Elastizitdtsmodul E33 kann mit den oben angegebenen

Zusammenhéngen aus der Wellengeschwindigkeit ¢ berechnet werden, siehe Gleichung (5.24).

= D

Q2
E33 = C2p = ]%—p (BlO)
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C Anhang: Charakterisierung der
Schwingformen von Bremsscheiben

Aufgrund der charakteristischen Form einer Bremsscheibe ergibt sich die Moglichkeit, die Schwing-
formen systematisch zu klassifizieren. Dariiberhinaus bildet die Bremsscheibe im eingebauten Zu-
stand im Bremssystem oft &hnliche Schwingformen aus, als das Einzelteil im freien Zustand. Dabei
ist insbesondere von Bedeutung, dass die einzelnen Schwingformen je nach axialem, radialem oder
tangentialem Anteil nur fiir bestimmte Erregungsmechanismen in Frage kommen. Somit kann durch
Kenntnis der Bremsscheibenschwingform beim Bremsenquietschen schon auf den Erregungsmecha-
nismus zuriickgeschlossen werden. Buck [2008] fiihrt eine sehr detaillierte Diskussion iiber die ver-
schiedenen Schwingformen. An dieser Stelle soll deshalb nur kurz auf die Klassifikation eingegangen

werden.

C.1 Rotationssymmetrie und Doppelmoden

Die Eigenmoden von Bremsscheiben treten, bis auf wenige Ausnahmen, als Doppelmoden auf, d.h. es
existieren zwei Eigenschwingformen mit nahezu gleichen Eigenfrequenzen. Dies ist in der Rotations-

symmetrie von Bremsscheiben begriindet. Die berechneten Eigenschwingformen stehen orthogonal

Abbildung C.1: Aufriss einer Bremsscheibe mit den Schwingformen OP-2ND (links), OP-3ND (Mitte) und
OP-1NC-2ND (rechts), Zeichnung nach Buck [2008]
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Abbildung C.2: Out-of-Plane Moden einer Bremsscheibe: OP-3ND (links) und OP-1NC-2ND (rechts)

zueinander, konnen jedoch durch eine Drehung der Bremsscheibe um einige Grad ineinander iiber-
fihrt werden. Mathematisch gesehen handelt es sich hier nicht um zwei orthogonale Eigenréume,
sondern um einen Hauptraum der Dimension 2 zu einem doppelten Eigenwert. Ein bis auf die Lange

eindeutig bestimmter Eigenvektor lasst sich nicht angeben.

Durch zusétzliche Massen oder verstirkte Rippen im Kiihlkanal kdnnen Storungen der Rotations-
symmetrie eingebracht werden. Dadurch trennen sich die doppelten Eigenwerte und die beiden FEi-
genrdume stehen wiederum eindeutig definiert, orthogonal zueinander. Weitere Ansétze zur Stérung
der Rotationssymmetrie und zum Einfluss der Zahl der Kiihlkanéle finden sich bei Buck [2008].

C.2 Out-of-Plane Moden

Bei Out-of-Plane (OP) Moden steht die Hauptauslenkungsrichtung senkrecht zur Reibringoberflé-
che, also in axialer Richtung. In Abbildung C.1 ist mit + bzw. — gekennzeichnet, welche Fldchen
in positive bzw. negative Richtung ausgelenkt sind. Die gestrichelten Linien geben die Lage des

Nulldurchgangs an.

In Abbildung C.2 ist links eine Schwingform dritter Ordnung dargestellt. Der Reibring ist am
Topf eingespannt und bewegt sich zum &duferen Radius hin am stérksten. Diese Schwingformen
werden nach der Zahl j Threr Knotenlinien mit OP-jND bezeichnet. ND steht dabei fiir engl. nodal
diameter. Dariiber hinaus gibt es Schwingformen mit einem zusétzlichen Knotenkreis NC, engl. als
nodal circle bezeichnet. Abbildung C.1 zeigt rechts eine Schwingform mit zwei Knotenlinien und
einem Knotenkreis, die als OP-1INC-2ND bezeichnet wird.

Die OP Moden treten aufgrund der axialen Auslenkung am Kontakt zum Bremsbelag in Verbindung

mit der Modenkopplung auf, siehe Kapitel 3.3.
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Abbildung C.3: Aufriss einer Bremsscheibe mit den Schwingformen IPR-2ND (links), IPT-2ND (Mitte) und
IPTS-OND (rechts), Zeichnung nach Buck [2008]

C.3 In-Plane-Radial Moden

Die Hauptauslenkung bei In-Plane-Radial (IPR) Moden zeigt in radiale Richtung zur bzw. weg von
der Drehachse. Eine Mode zweiter Ordnung (IPR-2ND) ist in Abbildung C.3 und eine Mode dritter
Ordnung (IPR-3ND) in Abbildung C.4 dargestellt.

IPR Moden sind durch die positive Reibungsddmpfung, siehe Kapitel 3.2, im Allgemeinen stark

geddmpft und treten in Verbindung mit Bremsenquietschen nicht in Erscheinung.

C.4 In-Plane-Tangential Moden

Eine Schwingung im Reibring, die primér in tangentialer Richtung ausgebildet ist, fallt in die Gruppe
der In-Plane-Tangential (IPT) Moden. Die erste Schwingform, IPT-0, die durch eine Verdrehung des
Reibringes gegeniiber dem Topfboden gekennzeichnet ist, wird mit Bremsenknarzen in Verbindung
gebracht. Die Frequenz liegt im eingebauten Zustand der Bremsscheibe durch die Rotationstréig-
heiten der weiteren Bauteile unter der fiir das Bremsenquietschen relevanten Schwelle von 1kHz,
siehe Kapitel 7.3. IPT Moden héherer Ordnung treten nur bei hohen Frequenzen iiber ca. 8 kHz auf.
Grundsétzlich kann eine Anregung durch den Mechanismus der negativen Reibungsddmpfung erfol-
gen, siche Kapitel 3.1 und 7.3. Durch eine im Allgemeinen ebenfalls vorhandene radiale Komponente
der Schwingform, sind diese Moden gedampft und werden nicht mit Instabilitdten in Verbindung

gebracht.

Eine IPT Schwingform zweiter Ordnung (IPT-2ND) ist in Abbildung C.3 dargestellt.
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Abbildung C.4: In-Plane Moden einer Bremsscheibe: IPR-3ND (links), IPTS-0 (rechts)

C.5 In-Plane-Tangential-Shear Moden

In-Plane-Tangential-Shear (IPTS) Moden kénnen nur bei beliifteten Bremsscheiben auftreten. Durch
die vergleichsweise weiche Rippenkonstruktion der Kiihlkanéle kénnen die beiden Reibringe gegen-

phasig schwingen, siehe auch Abbildung C.4 rechts.

In der Prinzipdarstellung in Abbildung C.3 ist die Verschiebung der beiden Reibringe mittels durch-
gehendem und gepunktetem Pfeil angedeutet.

Die IPTS Moden sind, bis auf diesen Phasenversatz, eng verwandt mit den IPT Moden. Insbesondere
bei Bremsscheibengeometrien mit hohen Kiihlkanélen liegen die Eigenfrequenzen von IPTS Moden
im horbaren Bereich. In der Dissertation von Buck [2008] ist die Anregung von IPTS Moden durch

negative Reibungsddmpfung ausfiihrlich beschrieben.
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