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Kurzfassung

Die vorliegende Diplomarbeit befasst sich mit der Analyse der Ursache von Bremsgeréu-
schen bei Motorrddern. Motorradbremssysteme unterscheiden sich von PKW Bremssyste-
men im Wesentlichen durch die Bremsleistung und die damit verbundene Dimensionierung.
Aus dem geringen Gewicht von Motorrddern ergeben sich Leistungswerte, die in etwa um
den Faktor zehn geringer sind als bei PKW.

Die Verringerung der Fahrzeuggeschwindigkeit wird durch die Umwandlung von kinetischer
Energie in Wirme erzielt. Dazu werden zwei Bremsbelédge iiber einen hydraulischen Ver-
starkungsmechanismus auf die Oberfliche einer rotierenden Bremsscheibe gepresst. Durch
Reibungsinstabilititen in diesem dynamischen, kontaktmechanischen System konnen das
Bremssystem und angrenzende Bauteile zu unerwiinschten Schwingungen angeregt werden.

Als Basis fiir mogliche konstruktive Modifikationen zur Beeinflussung des Schwingverhal-
tens dienen Untersuchungen an relevanten Komponenten des Bremssystems und des Fahr-
werks. Die Analyse des Schwingverhaltens erfolgt mit Hilfe unterschiedlicher Messsysteme
und Messmethoden, deren Eignung untersucht und verglichen wird.

Die Ergebnisse zeigen, dass das auftretende Phinomen dem Bremsenmuhen (100 - 500
Hz) zuzuordnen ist. Als das mafigeblich an der Schallabstrahlung beteiligte Bauteil wurde
eindeutig die Bremsscheibe identifiziert. In der Arbeit wird eine Vorgehensweise vorge-
schlagen, um zukiinftig auftretende Schwingungsprobleme zu analysieren und zu mindern
bzw. zu kompensieren.



Abstract

This thesis deals with the identification and analysis of sources of motorcycle brake noise.
The main differences between car and motorcycle brake systems are the braking power and
the brake dimensions. Due to the lower weight of motorcycles approximately a tenth of
the braking power is sufficient when compared to car brake systems.

In general the reduction of vehicle speed is obtained by a conversion from kinetic energy to
heat. This can be achieved by a hydraulic boost system that presses two brake pads onto
the surface of a rotating brake disc. Due to friction instabilities in this dynamic mechanical
contact system undesirable vibrations of the brake system and adjoining parts can occur.

Studies on relevant components of the braking system and the chassis are performed in
order to allow for structural modifications that influence the vibration behaviour. The
vibrational characteristics are analysed using various measurement systems and methods,
which are examined and compared for their applicability.

The results show that the occurring phenomenon can be categorised as brake moan (100-
500 Hz) and the brake disc is identified as the main source of sound radiation. Further, this
work suggests a general methodology for analysing, mitigating and compensating unwanted
structural vibrations.
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Kapitel 1

Einleitung

1.1 Motivation

In der Automobilindustrie sind Bremsgerausche seit langem ein Problem, das immer wieder
auftaucht und das noch nicht vollstindig erklért bzw. geldst werden konnte. Da die Bremse
fiir das Fahrzeug ein sicherheitsrelevantes Funktionselement darstellt, kommt ihr in diesem
Zusammenhang eine grofe Bedeutung zu.

Wenn wihrend des Bremsvorgangs Gerdusche oder Vibrationen auftreten, kann beim Fahr-
zeuglenker der Eindruck entstehen, dass die Bremse nicht ordnungsgeméfs funktioniert,
auch wenn die Funktion noch gewdhrleistet ist. Schwingungsphénomene in Verbindung
mit Bremssystemen fithren deshalb oft zu Kundenunzufriedenheit und in weitere Folge zu
Garantieanspriichen, die fiir den Fahrzeughersteller hohe Kosten entstehen lassen [BB04|.
Generell ldsst sich sagen, dass Bremsgerdusche ein nicht akzeptables Phinomen darstellen
und — wie viele korrekt arbeitende Bremssysteme bestétigen — vermieden werden kdnnen.

Da eine zuverléssige Simulation im Vorfeld der Konzeption eines Bremssystems noch nicht
moglich ist, kommt es immer wieder dazu, dass wihrend des Entwicklungsprozesses eines
Fahrzeugs Bremsanlagen auftauchen, die Bremsgerdusche hervorrufen.

Was die Neigung zu Bremsgerduschen betrifft, stellen Motorradbremssysteme keine Aus-
nahme dar. Durch den extremen Leichtbau bei Motorrddern sind Strukturschwingungen,
die in weiterer Folge zu Schallabstrahlung fithren kénnen, leicht anregbar.

Um in Zukunft das Auftreten von stérenden Eigenschaften von Motorradbremssystemen
zu minimieren, wird in dieser Arbeit das Thema Bremsenquietschen aufgearbeitet und
mogliche Strategien zur Vorhersage, Lokalisierung und Beseitigung aufgezeigt.
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1.2 Stand der Technik

In diesem Abschnitt wird eine Literaturiibersicht zum Uberbegriff Bresenquietschen gege-
ben. Es wird ein Uberblick iiber die Erkenntnisse gegeben, auf denen diese Arbeit aufbaut.

Aufgrund der Brisanz von Stérgerduschen und Vibrationen, die von Scheibenbremssys-
temen ausgehen kénnen, wurde dieses Thema in zahlreichen Arbeiten behandelt. Da die
Funktion der Bremse trotz Entstehung von Bremsgerduschen zumeist gegeben ist, ist Brem-
senquietschen in den Bereich des Komforts einzuordnen. Aufgrund der steigenden Kom-
fortanspriiche bezieht sich der Grofteil der bestehenden Arbeiten auf PKW Bremssysteme.
Im Fall von Motorrddern, die hauptséchlich einem sportlichem Zweck dienen, wo Komfort
nur eine untergeordnete Rolle spielt, ist die Anzahl der Publikationen geringer.

Nichtsdestotrotz folgen Motorradbremssysteme den gleichen physikalischen Gesetzen und
sind #hnlich aufgebaut. Eine Ubertragung von Erkenntnissen von PKW auf Motorrider
muss hinterfragt werden, ist aber in den meisten Fillen zuldssig.

Ein aktuelles und umfassendes Werk zu Bremsen im Allgemeinen und zu mit Bremsen
verbundenen Gerduschphinomenen liegt im Falle des Bremsenhandbuches von B. BREU-
ER K.H. BiLL vor |[BB04|. Dieses beinhaltet auch ein Kapitel zum Bremsverhalten von
einspurigen Fahrzeugen.

Eine sehr guten Uberblick iiber Modelle die das Entstehen von reibungsinduzierten Schwin-
gungen zu beschreiben versuchen, geben N.M. KINKAID ET AL. in [KOPO03|. Sie présen-
tieren dariiber hinaus Methoden zur Behebung von Bremsgerduschen.

Die Dissertation von R. ALLGAIER |All02] behandelt das Balken-Scheibe Modell im Detail
und gibt dariiber hinaus Aufschluss iiber Entstehungsmechanismen, Modellbildung und
experimentelle und numerische Untersuchungen.

In Kapitel 2 wird ndher auf den Stand der Technik und den Aufbau von Motorradbrems-
systemen eingegangen.

1.3 Zielsetzung

Im Rahmen dieser Diplomarbeit wird eine Untersuchung des Problems am Beispiel ei-
nes speziellen einspurigen Fahrzeugs der Marke KTM durchgefithrt und es werden kon-
struktive Mafnahmen als mogliche Losungsansétze sowie ein Leitfaden zur Vorgehensweise
bei Bremsgerduschphinomenen diskutiert. Dar{iber hinaus werden schwingungstechnische
Messungen an diesem Motorrad durchgefiihrt, die zum Ziel haben, die Schwingungseigen-
schaften des Vorderradfahrwerks bestehend aus Gabel, Bremsanlage und Rad zu bestim-
men. Die Arbeit soll einen Uberblick iiber giingige Messmethoden geben, die bei schwin-
gungstechnischen Problemen in Zusammenhang mit Bremssystemen angewandt werden
konnen. Schlieflich soll ihre Anwendbarkeit und ihre Eignung fiir die Fahrzeugklasse der
Motorrdder iberpriift werden.
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1.4 Gliederung

In Kapitel 2 wird der Aufbau des Fahrwerks und des Bremssystems des untersuchten
Fahrzeugs im Detail beschrieben.

In Kapitel 3 wird die Entstehung von Vibrationen und Gerduschen bei Scheibenbremssys-
temen diskutiert. In weiterer Folge werden verschiedene Arten von Gerduschphénomenen
beleuchtet.

Kapitel 4 gibt einen Uberblick iiber schwingungshemmende Mafnahmen, die in der Lite-
ratur zu finden sind.

In Kapitel 5 werden verschiedene Messverfahren, die in der Fahrzeugtechnik zum Einsatz
kommen, beschrieben. Im Speziellen wird das Verfahren der Experimentellen Modalanalyse
erlautert, weil bei schwingungstechnischen Phinomenen die Moden einer Struktur eine
grofse Rolle spielen.

Kapitel 6 enthilt eine Auflistung der durchgefiihrten Messungen und der dazugehorigen
Messergebnisse sowie deren Interpretationen.

In Kapitel 7 werden die Ergebnisse zusammengefasst, Schlussfolgerungen gezogen und
Lésungsvorschlige prisentiert. Zudem wird eine sinnvolle Vorgehensweise beim Auftreten
von Vibrationen oder Bremsgerduschen diskutiert.



Kapitel 2

Aufbau von Fahrwerk und
Bremssystem

2.1 Scheibenbremssysteme fiir Motorrader

Die Entwicklung der heute géngigen Scheibenbremse begann um 1900 und wurde von dem
britischen Techniker Frederick W. Lanchester vorangetrieben, der auch das erste Patent
auf eine Scheibenbremse erhielt. Bei Motorréddern werden Scheibenbremsen seit den 1960er
Jahren eingesetzt. Aufgrund der besseren Beliftung und ihres Gewichtsvorteils setzten
sie sich nach einiger Zeit gegen die bis dahin iiblichen Trommelbremsen durch. Moderne
Bremssysteme iibertreffen ihre Vorginger in puncto Bremsleistung und Wartungseinfach-
heit bei weitem.

Grundlegend wird zwischen zwei Bauarten unterschieden, némlich den Schwimmsattel-
bremsen und den Festsattelbremsen (Siehe Abbildung 2.1). Bei der Schwimmsattelbremse
wird ein einzelner Bremszylinder zum Aufbringen der Bremskraft verwendet. Der Sattel
selbst ist iiber einen Bolzen schwimmend gelagert und verteilt die Bremskraft auf die beiden
Bremsbelédge. Die Festsattelbremse verfiigt iiber zwei gegentiberliegende Bremszylinder, die
jeweils die halbe Bremskraft aufbringen. In beiden Fillen richten sich die Bremsbelége pla-
nar zur Bremsscheibe aus, das hydraulische System wirkt dabei ausgleichend. Durch die
Verwendung von zwei Bremszylindern kann bei der Festsattelbremse der Bremssattel fest
mit dem Fahrzeug verschraubt werden, was eine hdhere Belastung zuldsst. Durch die fi-
xe Verschraubung werden allerdings Schwingungen stirker an die angrenzenden Bauteile
iibertragen.

2.2 Untersuchtes Fahrzeug

Der Aufbau des Bremssystems soll nun anhand des untersuchten Fahrzeugs beschrieben
werden. Alle Untersuchungen in dieser Arbeit wurden an einem Motorrad der Marke K'TM
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Abbildung 2.1: Schwimm- und Festsattelbremse [Sto06]

durchgefiihrt. Bei dem Modell 1190 Adventure (Siehe Abbildung 2.2) handelt sich sich
um ein sportliches Motorrad, das gleichermaken auf der Strake und im Geldnde bewegt
werden kann. Diese Klasse von Motorrddern wird als Reiseenduro bezeichnet. Durch grofe
Federwege und Reifendurchmesser soll Handlichkeit im Gelénde garantiert werden. Da das
Motorrad auch auf der Strake mit hohen Geschwindigkeiten von bis zu 250 km/h bewegt
werden kann, muss die Bremsanlage dementsprechend dimensioniert sein.

(a) T-Modell (b) R-Modell

Abbildung 2.2: KTM 1190 Adventure, Modell 2013, Fotos: KTM

Das untersuchte Fahrzeugmodell existiert in zwei Varianten. Das Standardmodell der 1190
Adventure ist primér fiir den Strafenbetrieb ausgelegt und wird firmenintern T-Modell
genannt. Wie bei vielen anderen Modellen der Marke KTM gibt es ein noch sportlicheres
Modell mit der Zusatzbezeichnung R, das iiber einige besondere Ausstattungsmerkmale
und iiber verbesserte Offroad-Eigenschaften verfiigt. Die Unterschiede zischen den beiden
Modellen sind in Tabelle 2.1 aufgelistet.

Urspriinglich war fiir das R-Modell eine Gabelfaust mit einem Versatz von 37mm zwi-
schen Radachse und Gabelldngsachse vorgesehen (Siehe Abbildung 2.3a). Dieser Versatz
ist erwiinscht, weil er bei Geldndefahrten Handlingvorteile bietet. In der selben Entwick-
lungsphase wurde das T-Modell mit einer Gabelfaust ausgestattet, die {iber keinen Versatz
verfiigt (Siehe Abbildung 2.3b). Bei Modell R traten in der Entwicklungsphase Bremsge-
rdusche auf, die mit herkémmlichen Mitteln — wie Verdnderung der Bremsbelagzusammen-
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R T
Reifendurchmesser (Zoll) | 21 19
Federweg (cm) 220 200
Gabellange (cm) 610 610
Gabelfaustgeometrie Abb. 2.3a | Abb. 2.3b

Tabelle 2.1: Unterschiede zwischen Modellvarianten

N

(a) R-Alt (Vorserie 2013) (b) T-Serie (Serie 2013) (¢) R-Neu (Vorserie 2014)

Abbildung 2.3: Gabelfaustvarianten, Quelle: KTM

setzung und Applikation von Shims' — nicht behebbar waren. Da beim T-Modell keine
Bremsgerdusche auftraten, wurde die Gabelfaust des T-Modells fiir das R-Modell Mo-
delljahr 2013 adaptiert. Dieser Schritt wurde in einer sehr spdten Phase der Entwicklung
gesetzt und verhinderte das Auftreten von Bremsgerduschen. Da das Problem kurzfris-
tig behoben werden konnte, wurden keine weiteren Nachforschungen zum Ursprung des
Phénomens angestellt.

Aufgrund dessen, dass der erwiihnte Versatz fiir das R-Modell von Vorteil ist, wurde fiir
das Modelljahr 2014 eine Kompromisslosung entwickelt, die {iber einen geringeren Versatz
von 15mm verfiigt (Siehe Abbildung 2.3c). Die Quietschneigung dieser Variante wird in
dieser Arbeit ebenfalls untersucht.

2.2.1 Komponenten eines hydraulisch betétigten Scheibenbremssystems

Das hydraulische System besteht aus einem Handbremszylinder, einem oder mehreren
Hauptbremszylindern und den die Zylinder verbindenden Druckleitungen. Zwischen Hand-
und Hauptbremszylinder(n) befindet sich bei modernen Motorrddern ein ABS Druckmo-
dulator, der beim Blockieren der Réder den Bremsdruck regelt. Bei allen durchgefiihrten
Messungen wurde der ABS Modulator deaktiviert, um einen Einfluss des ABS-Systems
ausschlieffen zu konnen.

Die mechanischen Komponenten sind Bremshebel (Abbildung 2.4b), Bremssattel (Abbil-

! Als Shims werden dimpfende Plittchen bezeichnet, die zwischen Bremsbelagtrigerplatte und Brems-
zylinder montiert werden.
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(a) Bremsscheibe semi-schwimmend (c¢) Bremsbelag Brembo TT2172HH

(b) Hanbetédtigung, Quelle: KTM (d) Bremssattel, Quelle: KTM

Abbildung 2.4: Komponenten des Bremssystems
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dung 2.4d), Bremsbelige (Abbildung 2.4c) und Bremsscheibe(n) (Abbildung 2.4a). Uber
den Bremshebel wird im Handbremszylinder Druck aufgebaut, wobei dabei der Hebel als
mechanischer Kraftverstarker und das Verhéltnis der Flachen von Hand- und Hauptbrems-
zylinder(n) als hydraulischer Kraftverstirker fungiert. Mit Hilfe dieser Ubersetzung wird
aus der relativ geringen Handkraft der nétige Bremsdruck von bis zu 30 bar aufgebaut
und in weiterer Folge die Bremsnormalkraft erzeugt. Die Bremsnormalkraft F,, wird von
einem oder mehreren Bremszylindern iiber die Bremsbeldge auf die Bremsscheiben iiber-
tragen. Uber den in Gleichung 2.1 gegebenen Zusammenhang ergibt sich abhingig vom
Reibungskoeffizienten p, die tangentiale Reibungskraft Fi..

F. = pu, - Fy (2.1)

Die Bremsbelédge bestehen aus einer stabilen Trigerplatte und dem darauf aufgebrachten
Reibbelag (Abbildung 2.4c). Der Reibbelag ist ein komplex aufgebauter Kompositwerkstoft,
der zur Génze aus organischen Materialien oder semimetallisch aufgebaut sein kann. Im
Hochleistungsbereich werden oft keramische Werkstoffe verwendet [BB04].

Das Fahrzeug ist weiters mit einer radial verschraubten Festsattelbremse mit 4 Kolben
ausgestattet. Um moglichst hohe Bremsleistungen zu erzielen, besitzt das Fahrzeug ei-
ne Doppelscheiben-Bremsanlage. Die Bremsscheiben sind ,,semi-schwimmend* ausgefiihrt.
Das bedeutet, dass die eigentliche Bremsscheibe die Form eines Scheibenrings hat und mit
dem Bremsscheibentriger iiber Tellerfedern verbunden ist. Diese Bauform hat den Vorteil,
dass sich die Scheibe immer perfekt parallel zu den Bremsbeldgen ausrichten kann. Herge-
stellt sind die Scheiben aus hochwarmfestem, vergilitbarem, nichtrostendem Stahl mit der
Bezeichnung X6CR13 und der Stahlnummer 1.4000.

Aufer durch die Bremsscheiben selbst ist eine Schallabstrahlung am ehesten noch durch
den Bremssattel oder die Gabelholme zu erwarten. Da der Bremssattel beim Bremsvor-
gang relativ steif mit der Bremsscheibe verbunden ist, ist anzunehmen, dass dieser den
Bewegungen der Scheibe folgt. Nachdem die Gabelholme als einzige Verbindung zwischen
Rad und Rahmen fungieren, ist auch hier eine Abstrahlung von Schall denkbar.

2.2.2 Fahrwerkskomponenten

Das Vorderradfahrwerk besteht aus dem Rad, der Achse und der Gabel (Siehe Abbildung
2.5¢).

Das Rad setzt sich aus Reifen, Felge, Speichen und Radnabe zusammen, wobei die Rad-
nabe als Tréger fiir zwei Wilzlager dient, die fiir eine reibungsarme Drehung des Rades
sorgen. Die Achse wird an beiden Enden von den Gabelfdusten in die Gabelbaugruppe
aufgenommen.

Die Gabel besteht aus den Gabelfdusten, zwei Tauchrohren und zwei Standrohren, die von
der unteren und oberen Gabelbriicke in Position gehalten werden. Die beiden Gabelbriicken
werden {iber den Steuerschaft verbunden und iiber das Steuerkopflager mit dem Rahmen
verbunden (Siehe Abbildung 2.5b und 2.5a).



KAPITEL 2. AUFBAU VON FAHRWERK UND BREMSSYSTEM

(a) Gabelbriicken

(b) Gabelfauste (c) Fahrwerk

Abbildung 2.5: Fahrwerk mit Detailansichten, Quelle: KTM
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Die Abmessungen der Gabelfduste sowie der Bremsséttel lassen nicht auf Eigenfrequenzen
im Bereich der auftretenden Bremsgerdusche schliefsen. Da sie die Verbindung zwischen
Bremsscheibe und Gabel darstellen und grofe Krifte aufnehmen miissen, gilt ihnen beson-
deres Augenmerk.

Aufgrund der Baugréhe ist eventuell die Gabel als schallabstrahlendes Bauteil relevant. In
Kapitel 6 wird die Neigung der einzelnen Bauteile, Schall abzustrahlen, untersucht.



Kapitel 3

Vibrationen und Gerausche

3.1 Entstehung

Bremsen sind eines der fiir die Sicherheit von Kraftfahrzeugen relevanten Systeme. Das
Hauptaugenmerk bei der Entwicklung von Bremsen lag seit je her auf der Verbesserung
der Bremsleistung, der Zuverldssigkeit und der damit steigenden Sicherheit. Da das Si-
cherheitsempfinden des Benutzers stark von gefiihlten Vibrationen und wahrgenommenen
Gerduschen abhéngt, sollte deren Auftreten mdoglichst gering gehalten werden.

3.1.1 Kinetische Energie, Wirme und Schwingung

Die Aufgabe einer Scheibenbremse besteht darin, die kinetische Energie eines Fahrzeuges
durch Umwandlung in Wérme zu verringern. Die erreichte Verringerung der Geschwindig-
keit bzw. die negative Beschleunigung soll méglichst hoch sein, um im Falle eines drohenden
Zusammenstofes das Fahrzeug schnell zum Stillstand zu bringen. Um den Bremsweg so
gering wie moglich zu halten, muss das Bremssystem in kurzer Zeit moglichst viel kineti-
sche Energie in Warme umwandeln. Dies geschieht iiber das Reibpaar Bremsscheibe und
Bremsbelag.

Kinetische Energie

Die kinetische Energie Fj;, des Fahrzeuges kann mit Hilfe von Gleichung 3.1 bestimmt
werden. Um das Fahrzeug zum Stillstand zu bringen, muss die gesamte kinetische Energie
in Wirme umgewandelt werden.

AQBTETI’LS’I“’LQ = Egin

Die kinetische Energie fiir ein Motorrad mit der Masse m,, = 220 kg bei einem Bremsvor-
gang von vpme, = 250 km/h bis zum Stillstand betrigt in etwa 530,5 kJ.

11
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Erimw == -mpy-v (3.1)

Wairme

Uber die Warmemenge AQBremsung, die Masse der Bremsscheibe (mgeheive = 1526,7 g)
und die spezifischen Warmekapazitit cgpe, des Scheibenmaterials (cspe; = 0,46) kann die
Erwidrmung der Bremsscheibe AT bei einem Bremsvorgang berechnet werden (Siehe Glei-
chung 3.2). Fiir das in dieser Arbeit untersuchte Fahrzeug, das mit einer Doppelscheiben-
bremsanlage ausgeriistet ist (Vergleiche Abbildung 2.5¢), ergibt sich eine Erwéirmung der
Scheiben um 74,5 K.
AQBremsung

Cspez * T Scheibe

AT = (3.2)

Schwingungen

Ein allgemeines Kennzeichen von Schwingungen ist das periodische Hin- und Herpendeln
zwischen zwei Energieformen. Bei mechanischen Schwingungen geschieht ein Austausch
zwischen kinetischer und potentieller IEnergie. Dieser Vorgang kann anhand eines eines
Pendels veranschaulicht werden. In den beiden Punkten der gréfsten Auslenkung ist die
potentielle Energie maximal und die kinetische Energie gleich null, weil die Geschwindigkeit
gleich null ist. Am tiefsten Punkt der Pendelbewegung ist die gesamte Energie in Form von
potentieller Energie vorhanden — die Geschwindigkeit ist daher maximal.

Je mehr kinetische Energie auf eine Struktur einwirkt, desto wahrscheinlicher ist die Ent-
stehung von Schwingungen. Es kann also davon ausgegangen werden, dass zu Schwingun-
gen neigende Komponenten leicht angeregt werden kénnen, wenn ausreichend kinetische
Energie zugefiihrt wird.

Die bei einem Quietschvorgang abgestrahlte akustische Energie ist im Vergleich zur ki-
netischen Energie eher gering. Da fiir die Wahrnehmung von Schallereignissen schon eine
geringe Schallenergie ausreicht, ist dieser Anteil nicht zu vernachléssigen.

3.1.2 Anregungsmechanismen

Die Ursachen von Bremsenvibrationen sind noch nicht génzlich bekannt. Es wird davon
ausgegangen, dass sie im Auftreten von dynamischen Instabilitdten des Bremssystems lie-
gen [All02].

Die Instabilitdtsmechanismen sind unter anderem Stick-Slip Effekt, Sprag-Slip Effekt, Mo-
denkopplung und negeativer Gleitreibungskoeffizient. Auf Basis dieser und andere Mecha-
nismen wurde eine grofe Anzahl von Minimalmodellen entwickelt. Eine generelle mathe-
matische Beschreibung ist in Gleichung 3.3 gegeben.

Mi+Di+Ki=F =0 (3.3)
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In diesem Differentialgleichungssystem stellt M die Trigheitsmatrix, D die Ddmpfungs-
matrix und K die Steifigkeitsmatrix dar. Die Auslenkung ist durch den Vektor Z gegeben.
Da Minimalmodelle selbsterregte Schwinger darstellen, wird keine dufere Kraft eingeleitet,
die rechte Seite der Gleichung wird zu null.

Bei Starrkérper-Modellen wird {iber das dynamische Verhalten von Mehrkérpersystemen,
bestehend aus Massen, Federn und Dadmpfern mit einem oder mehreren Freiheitsgraden
versucht, die Schwingmoden des System darzustellen. Jeder Freiheitsgrad wird {iber ei-
ne Differentialgleichung beschrieben. Lésst das Modell mehrere Freiheitsgrade zu, werden
die Gleichungen zu einem Differentialgleichungssystem wie in Gleichung 3.3 zusammenge-
fasst. Die Bestimmung der Schwingmoden geschieht iiber die Ermittlung der Eigenwerte
der Gleichungssystems. Eigenwerte mit positivem Realteil haben negative Ddmpfung und
stellen deshalb Moden dar, an denen das System instabil werden kann [WM12].

Neben den Starrkérper-Modellen wurden auch Balken-Scheibe-Modelle fiir die Beschrei-
bung herangezogen. Diese bestehen aus einem einseitig gelagerten Balken, der gegen eine
rotierende Scheibe gedriickt wird.

Aufgrund der starken Vereinfachungen sind diese Modelle nicht auf reale Bremssysteme
iibertragbar. Eine sehr gute Ubersicht iiber bekannte Modelle geben KINKAID ET. ALUMNI
in [KOPO03|.

Eine weitere Methode, die durch die stetig steigende Leistung von Rechensystemen im-
mer mehr an Bedeutung gewinnt, ist die Finite Elemente Methode (FEM). Bei der FEM
kann mit einem weniger abstrahierten Modell gearbeitet werden. Durch die Anwendung
der komplexen Eigenwertanalyse kommt es hier allerdings zu einer Owerprediction von
Schwingmoden. Das bedeutet, dass mehr Moden vorhergesagt werden, als tatsdachlich auf-
treten.

Aufgrund der Unzuldnglichkeit und Unzuverlissigkeit der Modelle ist eine experimentelle
Ermittelung der tatséchlich auftretenden Schwingmoden unumgénglich. Die Ergebnisse der
Messung kénnen mit denen der Simulation verglichen und zur Anpassung und Optimierung
der Modellparameter herangezogen werden.

3.1.3 Die Bremsscheibe

Abhéngig von den Abmessung der Komponenten und der damit verbundenen Eigenfrequen-
zen, kann es zu selbsterregten bzw. fremderregten Schwingungen der Bauteile kommen. Da
das Bremssystem aus vielen Einzelkomponenten besteht, kann es zu einer gegenseitigen
Beeinflussung der Resonanzen der Bauteile kommen. Ob und wie viel Schall in die Luft
abgestrahlt wird, hangt schlussendlich von der Intensitit der Schwingung, der Masse und
Steifigkeit des Bauteils und der Gréfe der Oberflache ab.

Eine an der Schallabstrahlung mafigeblich beteiligte Komponente ist die Bremsscheibe, wel-
che ndherungsweise durch das Modell einer schwingenden Platte darstellt werden kann. Da
im Rahmen dieser Arbeit keine Simulationen durchgefiihrt wurden, soll an dieser Stelle die
Abschétzung von auftretenden Schwingmoden iiber die Berechnung der Moden einer frei
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schwingenden kreisférmigen Platte geniigen. Gemils Gleichung 3.5 koénnen die Schwing-
moden ermittelt werden. Die Schwingformen werden iiber die Anzahl der diametrischen
(m) und konzentrischen (n) Knotenlinien definiert (Siehe Abbildung 3.1). Fiir die Berech-
nung der Modenfrequenzen wird die Longitudinal-Wellen-Geschwindigkeit benotigt, die
vom Elastizitdtsmodul, der Dichte und der Poisson- bzw. Querkontraktionszahl abhéngig
ist (Gleichung 3.4).

Fiir die vorliegende Bremsscheibe ergeben sich die in Tabelle 3.2 angefiihrten Eigenfre-
quenzen. Die Eigenschaften der Scheibe kénnen Tabelle 3.1 entnommen werden.

Ccj, = m (3.4)

1
fmmn = @mn-0,213 - ¢, - dST—2 (3.5)
S

Auf weitere fiir die Schallabstrahlung relevante Bauteile bzw. Baugruppen wurde bereits
in Kapitel 2 eingegangen. In Kapitel 7 wird dieser Punkt weiter behandelt.

Radius Dicke Material | Elastizitdtsmodul Dichte
rs = 160mm | ds = 4,5mm | X6CR13 | E =210-10° N/m? | o = 7850 kg/m?>

Tabelle 3.1: Eigenschaften der Bremsscheibe

(2,0) 0,1) (3,0) (L, 1)

DO ®©

21) 0,2)

X% @ ©

Abbildung 3.1: Schwingformen einer freien runden Platte [FR10]

Mode (mn) | (2,0) (0,1) (3,0) (1,1) (40) (50) (21) (0,2)
Omn |1 1.73 2328 391 411 6.3 6.71 7.34
Frequenz in Hz | 203 351 472 793 834 1278 1362 1490

Tabelle 3.2: Modenfrequenzen fiir die vorliegende Bremsscheibe
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3.2 Einteilung der Phinomene

Bremsgerausche und Vibrationen werden in der Fachsprache in weitere Kategorien unter-
teilt. Die Einteilung geschieht primér nach der Frequenz des Phinomens. Fiir die Bezeich-
nung werden oft klangliche Analogien aus dem alltéglichen Leben herangezogen. Grundle-
gend konnen die Phénomene wie folgt eingeteilt werden (Siehe Abbildung 3.2).

-
&
= Hochfrequentes
% Quietschen
% Niederfrequentes
wy .
o Quietschen
o Heulen
c
>
2 Knarzen, Muhen
S
3 Rubbeln
u e
gl g:n Hochfrequente
5| | Niederfrequente Stérerscheinungen Storerscheinungen
2
S
w
10 100 500 1k 3k 20k
Frequenz/Hz

Abbildung 3.2: Einteilung von Bremsgerauschen [BB04]

Hinsichtlich der Ursache der Schwingungen lassen sich im Wesentlichen zwei Kategorien
unterscheiden [MPS13].

e Wird die Frequenz der Schwingung durch &dufseres Einwirken bestimmt, spricht man
von fremderregten oder erzwungenen Schwingungen. Charakteristisch fiir diese Art
der Schwingungen ist, dass die Grundfrequenz der Schwingung der Anregungsfre-
quenz entspricht. Bei Bremsen verhalten sich fremderregte Schwingfrequenzen typi-
scherweise proportional zur Drehzahl der Bremsscheibe.

o Im Gegensatz dazu bestimmt bei selbsterregten Schwingungen der Schwinger selbst
Amplitude und Frequenz der Schwingung. Bei Bremsen sind solche Schwingungen
unabhéngig von der Drehzahl.
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3.2.1 Niederfrequente Vibrationen und Geriusche

Niederfrequente Schwingungsphinomene reichen von einigen wenigen Hz bis etwa 3kH z.
Sie werden im Allgemeinen als Rubbeln, Knarren, Muhen, Heulen oder niederfrequentes
Quietschen bezeichnet.

e Rubbeln:

Frequenzbereich: bis 100 Hz

Bei Rubbeln handelt es sich um Bremsmomentschwankungen, die durch Bremsschei-
bendickenénderungen (DTV) hervorgerufen werden. Die Ursache fiir DTV kénnen
Herstellungsungenauigkeiten, Verschleif oder thermische Ausdehnung sein. Brems-
momentschwankungen kénnen zu fremderregten Schwingungen aller in der Néhe der
Bremse befindlichem Bauteile fiihren. Die Schwingfrequenz ist proportional zur Rad-
drehzahl [All02]. Durch den niedrigen Frequenzbereich sind die Auswirkungen zwar
nur teilweise horbar, aber immer spiirbar. Dieses Phénomen tritt besonders bei PKW
auf und kann zu starken Vibrationen des Lenkrades, des Bremspedals und des Un-
terbodens fithren. Fiir Motorrader ist Rubbeln weniger relevant.

e Knarzen und Muhen:
Frequenzbereich: 100 - 500 Hz
Als Knarzen oder Muhen bezeichnet man selbsterregte Schwingungen, die in einem
bestimmten Betriebsbereich auftreten. Die Phinomene sind unabhéngig von der Rad-
drehzahl und werden durch dynamische Instabilitdten des Bremssystems verursacht.
Die auftretenden Frequenzen hingen stark mit den Resonanzen der einzelnen Kom-
ponenten des Bremssystems zusammen.

e Heulen:
Frequenzbereich: 500 - 1000 Hz
Heulen hat dieselben Eigenschaften wie Knarzen und Muhen, ist aber in einem ho-
heren Frequenzbereich angesiedelt.

e Niederfrequentes Quietschen:
Frequenzbereich: 1000 - 3000 Hz
Niederfrequentes Quietschen stellt eine selbsterregte Schwingung der Scheibenbremse
aufgrund von dynamischen Instabilitdten dar. Die auftretenden Frequenzen héingen
ebenfalls stark mit den Resonanzen des Bremssystems zusammen [Al1102].

3.2.2 Hochfrequente Gerdusche

e Hochfrequentes Quietschen:
Frequenzbereich: 3000 - 20000 Hz
Hochfrequentes Quietschen stellt ebenfalls eine selbsterregte Schwingung der Schei-
benbremse dar. Es gelten dieselben Eigenschaften wie bei niederfrequentem Quiet-
schen.



Kapitel 4

Schwingungshemmende Mafsnahmen

4.1 Mafnahmen zur Behebung von Bremsgerauschen

4.1.1 Allgemeine Mafinahmen

Zur Minimierung von Schwingungsphénomenen kénnen folgende Anséitze verfolgt werden

[Ze109)]

e Vermeidung von Anregungen

e Verschiebung von Resonanzlagen

e Schwingungstilgung

e Schwingungsisolation

e Schwingungsddmpfung
Es sei an dieser Stelle erwdhnt, dass die Vermeidung der Anregung einer Bekdmpfung von
Symptomen vorzuziehen ist.

Ist es nicht méglich die Anregung zu vermeiden, gibt es die Moglichkeit, Resonanzfrequen-
zen zu verschieben. Dies ist besonders dann zielfithrend, wenn das Anregungsspektrum
Frequenzanteile beinhaltet, die mit dem Amplitudengang der Ubertragungsfunktion {iber-
einstimmen. Als Gegenmafnahme kénnen Steifigkeiten oder Massen von Bauteilen variiert
werden, die an der Schwingungsiibertragung beteiligt sind.

Auch die Tilgung von Resonanzen durch Applizieren eines entsprechend abgestimmten
zusétzlichen Schwingungssystems wird sehr hiufig erfolgreich praktiziert.

Ist die Erregungsquelle bekannt, kann durch elastische Lagerung verhindert werden, dass
Energie in die Struktur eingeleitet wird. So wird zum Beispiel bei Kraftfahrzeugen durch die
elastische Lagerung des Verbrennungsmotors eine Verminderung von Vibrationen erreicht.

17
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4.1.2 Motorradspezifische Mafifnahmen

Die im Folgenden angefiihrten Beispiele sind solche, die auch fiir Motorradbremssysteme
anwendbar sind. Treten Bremsgerdusche zu einem frithen Zeitpunkt im Entwicklungspro-
zess auf, gibt es eine Vielzahl von Mdglichkeiten, ihnen entgegenzuwirken.

Verénderung der Zusammensetzung des Reibbelages (Reibungskoeffizient p,)

Anfasen oder Einschlitzen der Reibbeldge

Anbringen von Shims oder anderen démpfenden Materialien zwischen Bremsklotz
und Bremszylinder

Schleifen der Oberflache der Bremsscheibe

Weiterfithrende konstruktive Mafinahmen sind:

e Verdnderung der Abmessungen der Bremsscheibe

e Verdnderung jeglicher Komponenten im Vorderbau bei Resonanzen im interessieren-
den Frequenzbereich

Im Falle des im Rahmen dieser Arbeit untersuchten Fahrzeugs wurden die Bremsgerdusche
nur vermeintlich beseitigt und traten zu einem spéteren Zeitpunkt wieder auf. Da der
Bremsbelag und die Scheibenabmessungen zu diesem Zeitpunkt unwiderruflich festgelegt
waren, waren diesbeziigliche Anderungen nicht mehr maglich. Dennoch wurde experimen-
tell untersucht, ob eine Anderung der Scheibengeometrie zu einer Losung fiihren kénnte.

4.1.3 Vorhersage

Um zielgerichtete konstruktive Verdnderungen von Komponenten des Bremssystems rea-
lisieren zu koénnen, muss zuerst das Bauteil oder die Bauteile lokalisiert werden, der oder
die einen mafgeblichen Einfluss auf das Schwingverhalten haben. Da fiir die Lokalisierung
zeitintensive Messungen notwendig sind, wird versucht den Einfluss von Verédnderungen
vorherzusagen.

Einfluss der Scheibenabmessungen

Aufgrund der bekannten Schwingungseigenschaften von Scheiben ist ein naheliegender An-
satz die Verdnderung von deren Abmessungen. Durch die Verdnderung des Bremsscheiben-
durchmessers bzw. der Dicke kénnen die Eigenfrequenzen der Scheibe verschoben werden.

Die Moden einer Scheibe lassen sich nach Gleichung 3.5 berechnen. Die Verwendung von
Distanzstiicken bei der Verschraubung der radial montierten Bremsséttel (siehe Abbildung
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2.3 und 2.4d) erlaubt eine Vergrokerung oder Verkleinerung des Durchmessers der Schei-
ben um jeweils 15 mm. Tabelle 4.1 gibt einen Uberblick dariiber, in welchen Ausmaf die
Modenfrequenzen durch die Anderung von Durchmesser und Dicke der Scheibe beeinflusst
werden kénnen. Die fett dargestellten Werte sind die der Ausgangsvariante.

Der Tabelle kann entnommen werden, dass ausgehend von der Referenz durch die Variation
des Durchmessers oder der Dicke jeweils eine Verschiebung der Modenfrequenzen von bis
zu ~ 11% erreicht werden kann. Bei einer Kombination beider Einflussfaktoren kann die
Verschiebung bis zu ~ 22% ausmachen.

Es ist also davon auszugehen, dass die Bremsscheibenabmessungen einen signifikanten Ein-
fluss auf das Quietschverhalten haben. In Abbildung 4.1 ist der Einfluss der beiden Pa-
rameter fiir die erste Scheibenmode grafisch dargestellt. Die Ausgangsvariante (320x4,5
mm) ist mit einer Modenfrequenz von 203 Hz im Mittelpunkt des Diagramms abgebildet.
Bewegt man einen gedachten Cursor horizontal oder vertikal parallel zu den Achsen, so
entspricht dies der Verdnderung des Durchmessers bzw. der Dicke der Bremsscheibe. Die
farbliche Abstufung stellt die erreichte Modenfrequenz dar, die anhand des Farbbalkens
abgelesen werden kann.

Ob die Verschiebung der Modenfrequenzen ausreicht, um das Auftreten von Bremsge-
rauschen zu verhindern, bleibt durch Versuche abzukliren.

Mode (m,n) (2,00 (0,1) (3,00 (1,1) (40) (5,00 (1) (02)
)1 199 344 462 777 816 1251 1333 1458

)| 224 387 520 874 918 1408 1499 1640

305x5,0 mm (22.3%) | 248 430 578 971 1020 1564 1666 1822
320x4,0 mm (-11.1%) | 180 312 420 706 742 1137 1211 1325
320x4,5 mm (Referenz) | 203 351 472 793 834 1278 1362 1490
)

)

)

)

Abmessung
305x4,0 mm (-2.2%
305x4.,5 mm (10.2%

320x5,0 mm (11.1%) | 226 390 525 882 927 1421 1514 1656
335x4,0 mm (-18.9%) | 165 285 383 643 677 1037 1105 1209
335x4,5 mm (-8.8%) | 185 320 431 724 761 1167 1243 1360
335x5,0 mm (-1.4%) | 206 356 479 805 846 1297 1381 1511

Tabelle 4.1: Modenfrequenzen in Hz fiir verschiedene Bremsscheiben-Abmafe

Variation der Gabelfaustgeometrie

Ein weiterer Ansatz ist die Verdnderung der Gabelfaustgeometrie. Da im Vorfeld dieser
Arbeit durch experimentelle Untersuchungen seitens KTM Sportmotorcycles eine Kom-
promisslésung des Gerduschproblems durch Verwendung einer Gabelfaust mit gednderter
Geometrie erzielt werden konnte, liegt die Vermutung nahe, dass dieses Bauteil einen Ein-
fluss auf das Gerduschverhalten hat. In Abbidlung 2.3 sind drei verschiedene Gabelfaust-
varianten abgebildet, die im Rahmen dieser Arbeit untersucht wurden.
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Scheibendicke in mm
Modenfrequenz in Hz

305 310 315 320 325 330 335

Scheibendurchmesser in mm

Abbildung 4.1: Einfluss der Scheibenabmessungen fiir die Mode (2,0)
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Kapitel 5

Grundlagen der Schwingungsanalyse

5.1 Frequenzbereiche und Einteilung der Schallphidnomene

Die Lehre der Akustik beschreibt die Ausbreitung von Schall in Festkorpern sowie in Flui-
den. Schall ist als mechanische Schwingung mit wellenférmiger Ausbreitungsart definiert.

Da das menschliche Gehor nicht etwa wie das Auge durch Schliefen der Lider deaktiviert
werden kann, nimmt Schall eine grofse Rolle in unserem Leben ein. Aufgrund der perma-
nenten Empfangsbereitschaft fiir Schallereignisse wird unser Wohlbefinden stark von den
Gerduschen, die Maschinen und Geréte in unserem Umfeld abstrahlen, beeinflusst. Der fiir
den Luftschall relevante Frequenzbereich umfasst den gesamten menschlichen Horbereich,
nédmlich in etwa 20 Hz bis 20 kHz. Oberhalb von von 20 kHz spricht man von Ultraschall,
unterhalb von 20 Hz von Infraschall.

Koérperschall — also Schallausbreitung in festen Medien — ist abhéngig von den Eigen-
schaften des Mediums in einem sehr breiten Frequenzbereich méglich. Der im Kontext der
Fahrzeugindustrie interessierende Bereich liegt jedoch in jedem Fall unterhalb der oberen
Horgrenze und reicht hinunter bis hin zu sehr niedrigen Frequenzen. Am meisten Relevanz
kommt dabei dem Bereich zu, der auch zu Schallabstrahlung im Hérbereich fiihrt.

Bei unmittelbarem Kontakt wischen dem schwingenden Objekt und dem menschlichen
Organismus werden Schwingungen als Vibrationen wahrgenommen. Der Bereich, in dem
der menschliche Organismus sensibel fiir Vibrationen ist, beginnt im Infraschallbereich bei
wenigen Hertz und reicht bis in den unteren Horbereich bis ca. 50 Hz. Eine Ausnahme bildet
die Hand. Durch sie sind Vibrationen bis etwa 200 Hz wahrnehmbar [Ras82]. Es kommt
also zu einer Uberschneidung der Frequenzbereiche des Vibrations- und Hérempfindens,
wobei in diesem Bereich Vibrationen stirker wahrgenommen werden als Luftschall.

Die Schwingungsanalyse dient der Erfassung von Schwingungsphidnomenen. Die gewon-
nenen Erkenntnisse bilden die Grundlage fiir die Verminderung bzw. Verhinderung der
Abstrahlung von Lérm. Zur Erkldrung von schwingungsbezogenen Phénomenen sind nicht
nur Kenntnisse im Fachbereich der Akustik relevant, sondern auch ein Verstindnis von

21
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Strukturdynamik notwendig. Zusidtzlich zur Untersuchung des Schwingverhaltens ist die
Analyse des Luftschalls notwendig, um eine Aussage iiber das Abstrahlverhalten von kom-
plexen Strukturen treffen zu koénnen.

Um Schwingungsvorgénge analysieren und geeignete Gegenmafnahmen bei unerwiinsch-
tem Verhalten anwenden zu kénnen, muss das Schwingungs- und Schallabstrahlungsver-
halten mit geeigneten Sensoren erfasst werden. Im folgenden Abschnitt werden gingige
Sensoren und die nétigen Grundlagen erklirt.

5.2 Sensorik

Um nichtelektrische physikalische Gréfen fiir die Weiterverarbeitung aufzeichnen zu kon-
nen, bedarf es geeigneter Sensoren. Die Aufgabe der Sensoren (auch Fiihler oder Aufneh-
mer) ist die Umsetzung der nichtelektrischen Grofe in ein elektrisches Signal. Dabei sollen
moglichst keine Messinformationen verloren gehen, der Sensor nur von der interessieren-
den Grofe beeinflusst werden und die Eigenschaften des Sensors iiber die Zeit konstant
bleiben. ,, Grundvoraussetzung ist ein bekannter Zusammenhang zwischen der einwirkenden
nichtelektrischen physikalischen Grifie und den beeinflussten elektrischen Eigenschaften des
Sensors* [Par07]

Zur Messung nichtelektrischer Grofien werden unterschiedlichste Sensorprinzipien genutzt.
In der Schwingungsmesstechnik kommen hauptséchlich piezoelektrische Beschleunigungs-
und Kraftsensoren zur Anwendung, die den piezoelektrischen Effekt zur Erzeugung von
beschleunigungsabhingigen Spannungssignalen ausnutzen.

Da Sensoren immer auch massebehaftete Einheiten darstellen, beeinflussen sie das Schwing-
verhalten der untersuchten Struktur. Diese Beeinflussung kann mit Hilfe von optischen
Messmethoden vermieden werden. Laservibrometrie ermdglicht die beriihrungslose Erfas-
sung der Oberflichenschnelle eines Messobjekts. In Abschnitt 5.2.3 wird das Grundprinzip
der Laservibrometrie erklart.

Zusitzlich zu den Sensoren filir Kérperschall sind Luftschallwandler ein essentielles Werk-
zeug in der Fahrzeugakustik.

Da letztendlich der Mensch und seine Wahrnehmung der Umwelt iiber die Relevanz von
Schwingungen und Vibrationen und damit verbundenen Gerduschen und Kléngen entschei-
det, ist es wichtig die Empfindsamkeit dieses Systems zu kennen.

5.2.1 Luftschall

Da der menschliche Organismus Schall in erster Linie mit Hilfe des Gehorsinnes wahr nimmt
und Koérperschall eine untergeordnete Rolle spielt, ist die Untersuchung des Luftschalls zur
Bewertung von Schwingungsphénomenen hilfreich.
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Schallkenngroéfien

Ein Grofsteil der akustischen Untersuchungen von Schallfeldern basiert auf der Messung
des Schalldrucks p, der iiber die Bestimmung der Kraft F auf eine Membran mit bekannter
Flache A iiber die Beziehung p = F'/A ermittelt werden kann. Die Einheit des Schalldrucks
ist N/m? oder Pascal (1 Pa = 1 N/m?). Da der Augenblickswert des Schalldrucks an
einem Punkt wenig aussagekriftig ist, wird gew6hnlich der Effektivwert des Wechseldrucks
p fiir die Beurteilung herangezogen. Bei der Bewertung des gemessenen Schalldrucks wird
zusdtzlich auf die Eigenschaften des menschlichen Gehérs Riicksicht genommen, indem das
logarithmische Pegelmak L, verwendet und eine Frequenzgewichtung basierend auf den
Kurven gleicher Lautstirke durchgefithrt wird. Der Bezugsschalldruck pg von 20puPascal
stellt den kleinsten bei 1000 Hz wahrnehmbaren Druck dar.

~\ 2
L, =10log <p> (5.1)
Do

Ein weitere wichtige Grofe ist die Schallschnelle ¢ in m/s, die die Wechselgeschwindigkeit
der Luftmolekiile um ihre Ruhelage beschreibt. Die Schnelle ist eine vektorielle Grofe, ist
also richtungsabhéngig und wird iiber den Druckgradienten zweier Druckmikrophone A
und B ndherungsweise ermittelt [Gad82|. Nach der folgenden Gleichung kann die Schnelle
in Richtung r und dem Abstand Ar zwischen den Mirkophonpositionen bestimmt werden.
p ist in dieser Gleichung die Dichte der Luft.

v === [ (on —pa)it (5:2)

Da die Schallintensitét als vektorielle Gréfse sowohl Betrag als auch Richtung besitzt, eignet
sie sich sehr gut zur Schallquellenlokalisierung [Sen12].

Aus den Grofken Schalldruck p und die Schallschnelle ¥ ldsst sich die Schallintensitét I
berechnen. Die Einheit der Schallintensitét ist W/m?.

I'=p(t)-o(t) (5:3)

Sie ist besonders als Zwischengrofe zur Ermittlung der abgestrahlten Leistung einer Schall-
quelle niitzlich. Die durch eine Fliche S hindurchtretende Leistung P in Watt errechnet
sich nach

P:/ﬂﬁ. (5.4)
S

Schalldruckwandler

Die Aufgabe des Schallwandlers ist es, Schallenergie in elektrische Energie umzuwandeln.
Alle Schallwandler besitzen eine leichte diinne Membran, die vom wechselnden Schalldruck
der Umgebung in Schwingung versetzt wird. Die Bewegung der Membran wird mit einem
elektromechanischen Wandler in ein elektrisches Signal umgesetzt.
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In der akustischen Messtechnik hat sich das Kondensatormikrophon aufgrund seiner ho-
hen Genauigkeit, Linearitdt, Pegeltreue und seines grofsen Dynamikumfangs durchgesetzt.
Fiir Anwendungsbereiche mit weniger hohen Anspriichen werden teilweise auch elektrody-
namische Mikrophone eingesetzt. Fiir eine genaue Funktionsbeschreibung der gingigsten
Wandlertypen wird die Arbeit von M. MOSER [M6s12| empfohlen.

Durch die Verwendung von Druckempfingern ergibt sich eine kugelférmige Richtcharak-
teristik. Im Bereich der akustischen Messtechnik sind von der Kugelform abweichende
Richtcharakteristika unerwiinscht.

Einfluss des Raumes

Das Schallfeld in einem Raum wird durch Raumeigenschaften stark beeinflusst. Aufgrund
von Reflexionen an den Begrenzungsflichen kommt es zu konstruktiven und destruktiven
Uberlagerungen von Schallwellen, die anhiingig von den Abmessungen des Raumes zur
Ausbildung von Raummoden fithren. Die Stérke der Reflexionen ist abhéngig von den
Oberflichenbeschaffenheiten der Begrenzungsflichen. In Messrdumen wird deshalb ver-
sucht durch raumakustische Mafinahmen die Raumeigenschaften positiv zu beeinflussen
und die Eigenschaften des Schallfeldes denen bei freier Schallausbreitung anzun&hern.

Je mehr die Schallausbreitung im Raum der im Freifeld gleicht, desto weniger werden Mes-
sungen beeinflusst. Da ein sogenannter schalltoter Raum nur mit grofem baulichen und
finanziellen Aufwand realisierbar ist, muss ein Messtechniker oft mit den nicht optimalen
Gegebenheiten zurechtkommen. Die Einfliisse durch den Raum kénnen durch die Bestim-
mung der Raumantwort ermittelt werden und miissen bei der Bewertung der Messergeb-
nisse beriicksichtigt werden. Um aufeinanderfolgende Messungen miteinander vergleichen
zu kénnen, muss versucht werden, die Randbedingungen méglichst konstant zu halten.

5.2.2 Ortung von Schallquellen

Bei akustischen Untersuchungen an Fahrzeugen ist es oft notwendig Schallquellen zu lo-
kalisieren, um die fiir die Schallabstrahlung verantwortlichen Bauteile zu identifizieren.
Um ein Bild des Schallfeldes um ein Messobjekt herum zu erhalten, muss dieses an vielen
Messpunkten abgetastet werden. Diese Methode wird als Schallfeldkartierung bezeichnet.
Anhand der raumlichen Pegelverteilung kénnen Schallquellen geortet werden und es kann
durch farbliche Darstellung und Uberlagerung mit optischen Bildern eine Visualisierung
des Schallfeldes erfolgen. Auf der Uberlagerung beruht auch die geliufige Bezeichnung
akustische Kamera (Siehe Bild 5.1).

Fiir die technische Realisierung der Schallfeldkartierung existieren drei géngige Methoden.
Die akustische Nah- und Fernfeldholographie und die Messung der Schallintensitit mittels
Intensitétssonde.
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Abbildung 5.1: Bild einer akustischen Kamera

Intensititssonde

Durch die sequentielle, punktweise Messung der Schallintensitit auf einer das Messobjekt
einhiillenden Fliche kann neben der Bestimmung der Schallleistung auch eine Schallfeld-
kartierung erfolgen.

Die Bestimmung der Schallintensitét setzt die Messung der Schallschnelle und des Drucks
voraus (Siehe Gleichung 5.3). Fiir die Messung wird eine Intensitétssonde [Gad82| verwen-
det, die an jedem Messpunkt die Ermittlung der richtungsabhéngigen Intensitat ermdglicht.
Aufgrund der Richtungsinformation ist es mdoglich mit nur einer Sonde die Richtung der
Schallwellen und somit ihren Ursprungsort zu ermitteln.

Akustische Nahfeldholographie

Anstatt einer einzelnen Intensitéitssonde wird bei der Nahfeldholographie eine grofie Anzahl
N an Mikrophonen auf einer Messfliche im Nahfeld des untersuchten Objekts angeordnet.
Das sogenannte Mikrophonarray ist iiblicherweise linien- oder rechteckftrmig ausgefiihrt
und kann zur flichendeckenden Anwendung auch mehrmals versetzt werden. Zusétzlich
zum verwendeten Array wird eine Anzahl von Referenzmikrophonen in der Ndhe von un-
abhéngigen Teilschallquellen benétigt. Aus der Messung des Schalldrucks aller Mikrophone
kann das Schallfeld rechnerisch bestimmt werden.

Der nutzbare Frequenzbereich wird bei dieser Methode durch die Grofie des Arrays und die
Anzahl der Mikrophone beschréinkt. Fiir die Messung tiefer Frequenzen wird ein moglichst
grofes Array gefordert, das die Ausdehnung der gréften zu messenden Wellenlidnge hat.
Gleichung 5.5 gilt im Fall eines Linienarrays mit N Mikrophonen.

(N =1)- Az > Amas (5.5)

Nach oben hin wird der Frequenzbereich durch den Abstand Az zwischen den Mikrophonen
begrenzt. Um rdumliches Aliasing zu vermeiden muss dieser kleiner sein als die halbe
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Wellenldnge der hochsten interessierenden Frequenz [BW10].

Az < AT;"" (5.6)

Akustische Fernfeldholographie

Bei der Fernfeldholographie kommen ebenfalls Mikrophonarrays zum Einsatz und bilden
eine akustische Antenne [M6s09]. Eine sehr einfache und anschauliche Variante ist das
eindimensionale Linienarray. In der Praxis kommen meist komplexere Formen, wie das
Spiralarray zum Einsatz, das eine zweidimensionale Schallfeldkartierung zulésst. Aus der
Anordnung der Mikrophone ergibt sich die Richtcharakteristik des Arrays, die im Ideal-
fall nur eine moglichst schmale Hauptkeule besitzt und eine starke Nebenkeulendampfung
aufweist. Je schméiler die Breite der Hauptkeule und je besser die Nebenkeulenddmpfung
ist, desto besser ist das ortliche Aufldsungsvermogen der akustischen Antenne. Die keu-
lenférmige Richtcharakteristik, die an den Strahl einer Taschenlampe erinnert, wird im
Englischen als Beam (Strahl) bezeichnet, dem das Verfahren den Namen Beamforming
verdankt.

Die Methode beruht auf dem Effekt des Laufzeitunterschiedes zwischen Quelle und ver-
schiedenen Mikrophonpositionen. Voraussetzung dafiir ist die Positionierung des Mikro-
phonarrays im Fernfeld der Schallquelle. Durch kiinstliche Verzégerung und anschliefen-
der Summation der einzelnen Mikrophonsignale (Delay & Sum Beamforming) kann die
Hauptkeule geschwenkt und das Schallfeld auf diese Weise abgetastet werden. Abbildung
5.3 zeigt die Richtcharakteristik eines Linienarrays mit 10 Mikrophonen, einer Linge von
1 m bei einer Frequenz von 2000 Hz. Zur Unterdriickung von Nebenkeulen wurde in die-
sem Beispiel mit einem von Hann Fenster gefiltert. Die blau dargestellte Kurve zeigt die
Hauptkeule in Normalrichtung zum Array, die rote Kurve die um 30° geschwenkte Keule.

In Abbildung 5.2 ist das Blockschaltbild des Delay & Sum Algorithmus abgebildet. Die
Schalldriicke p; (t) bis py () werden um die Zeit At bis Aty verzogert und zum Ausgangs-
signal y(t) zusammengefasst. Die Faktoren w; bis wy stellen eine Fensterung dar, die zu
einer verbesserten Nebenkeulenddmpfung fiihrt.

0 At —_— W,
210 At —_— W G)
2 2 Y
. \ + —
Py (0 /
—_— At —_ W

Abbildung 5.2: Blockschaltbild des Delay & Sum Algorithmus
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Abbildung 5.3: Richtcharakteristik eines Linienarrays. Hauptkeule in Normalrichtung
(blau), Hauptkeule 30° geschwenkt (rot)

N
y(t) = Z w;gi(t — At;) (5.7)
i=1

Eine Einschrankung des Verfahrens stellen die Anforderungen an das Schallfeld dar. Um
Quellen verldsslich orten zu kénnen, miissen Freifeldbedingungen vorherrschen. Da diese
Bedingung in einer realen Messumgebung meist nicht erfiillt ist, kann es zur Detektion von
Spiegelquellen kommen. Der nutzbare Frequenzbereich ist wie im Fall der Nahfeldhologra-
phie durch die Anzahl der Mikrophone und die Abmessungen des Arrays limitiert.

5.2.3 Korperschall

Unter Korperschall versteht man Schwingungen und Wellenausbreitung in Festkérpern.
Zwischen Luftschallwellen und Wellen in Festkdrpern besteht ein wesentlicher Unterschied.
Betrachtet man ein Elementarvolumen (Siehe Abbildung 5.4), so reagiert ein Fluid auf eine
Volumeninderung mit einer Druckerhéhung im Volumen. Eine Anderung der Form des
Volumens beeinflusst den Druck hingegen nicht. Gase konnen daher nur die Komponente
der Spannung (o) normal zur gedachten Begrenzungsfliche aufnehmen.

Ein Festkorper dagegen reagiert nicht nur auf eine Anderung des Volumens, sondern auch
auf eine Verdnderung der Form mit einer Gegenkraft. An Grenzflichen der Volumenele-
mente in festen Korpern werden daher auch Kréfte tangential zur Begrenzungsfliche, die
man als Schubspannungen (7) bezeichnet, iibertragen.

Durch das Beaufschlagen eines Festkorpers mit einer Schub- oder Normalspannung kommt
es zu einer elastischen Deformation. Bei plotzlicher Entfernung der &uferen Spannung wird
der Korper in die entspannte Ausgangsform zuriickfedern. Dieser Vorgang gleicht einem
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Abbildung 5.4: Elementarvolumen [Mas12]

Einschwingen und stellt eine periodische abklingende Schwingung dar, die zur Bildung von
Wellen fiihrt.

Bei Festkopern unterscheidet man verschiedene Arten von Wellen [Mos12].

e Biegewellen
e Torsionswellen
e Dehnwellen
Fiir die Akustik sind vor allem Biegewellen von Interesse, weil durch die Auslenkung senk-

recht zur Oberfliche eine Schallabstrahlung wahrscheinlicher ist als bei Torsions- oder
Dehnwellen. Hinzu kommt, dass Biegewellen leichter anzuregen sind.

Koérperschallkenngroéfsen
Im Bereich der Schwingungsmesstechnik werden die Bewegungsgrofien

e Auslenkung (Schwingweg) € in m
e Schnelle (Schwinggeschwindigkeit) ¥ in m/s

e Beschleunigung @ in m/s?

genutzt, um an diskreten Messstellen Informationen iiber das Schwingungsverhalten ei-
ner Struktur zu erhalten. Diese drei Grofsen stehen in direktem Bezug zu den Grund-
elementen zur Beschreibung der Dynamik von mechanischen Strukturen — dem gedampf-
ten Feder-Masse-System. Fiir eine genaue Beschreibung des dynamischen Verhaltens von
Feder-Masse-Systemen wird die Arbeit von S.VOTH [V6t06] empfohlen.
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Das Einwirken einer Kraft fithrt bei der Feder zu einer Auslenkung, die Geschwindigkeit
oder auch Schnelle wird {iber die Dampfung begrenzt und die Beschleunigung ist abhingig
von der Masse.

0 [

Beschleunigung
\\ gung
-10 \
=20
\ \Schnelle
-30 \
-40 \
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\Allb’lﬁ nkung\
-60 \ \
=70
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Frequenz / Hz
Abbildung 5.5: Frequenzverhalten von Kérperschallmessgrofen [Mos09]
Ist eine der drei Grofhen bekannt, kdnnen die beiden anderen durch Integration oder Diffe-

rentiation bestimmt werden. Im Fall von harmonischen Groéfen kann der Zusammenhang
in der komplexen Schreibweise wie folgt dargestellt werden.

S I = A

a=a-e" T=—a-e¥ {=-——a et
Jjw = w

Ezg ejwt E:]wé_ejwt @:_w2£ ejwt

Betrachtet man die Amplituden der Grofsen iiber die Frequenz, so zeigt sich ausgehend
von einer konstanten Beschleunigungsamplitude ein Abfall der Schallschnelleamplitude von
1/w, was einer Reduktion um -20dB/Dekade oder -6dB/Oktave entspricht und einem Abfall
der Auslenkungsamplitude von 1/w? bzw. -40dB/Dekade oder -12dB/Oktave. Um iiber
den gesamten Messbereich einen moglichst guten Signal- Rauschabstand zu gewéhrleisten,
sollte diejenige Grofke gemessen werden, die einen konstanten Amplitudenverlauf iiber den
gesamten gemessenen Frequenzbereich aufzeigt.

In der Schwingungsmesstechnik werden hauptséichlich Beschleunigungssensoren verwendet,
allerdings sind mit ihnen keine Messungen von sehr tiefen Frequenzen moglich. Fiir die
Messung tieffrequenter Schwingungen werden Sensoren verwendet, die Auslenkung oder
Geschwindigkeit registrieren. Ein Beispiel dafiir stellen seismische Messungen dar, die kaum
wahrnehmbare tieffrequente Erdschwingungen sichtbar machen kénnen.
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Neben den Bewegungsgroken ist die Kraft eine wichtige Messgrofse. Misst man die anregen-
de Kraft einer schwingenden Struktur und zusatzlich an diskreten Punkten der Struktur
Auslenkung, Schnelle oder Beschleunigung, so ist es moglich, iiber die Relation zwischen
Kraft und Bewegungsgrofen dynamische Kenngrofsen der Struktur zu ermitteln.

Dynamische Steifigkeit sg,,, in N/m  Dynamische Nachgiebigkeit ng,,, in m/N
sin() = £ B = T
Mechanische Impedanz Z in Ns/m Mechanische Admittanz Y in m/Ns
zw) =22 Y() = 2
Dynamische Masse m,,, in Ns®/m Trigheit a,. in m/Ns?
() = 2 2(0) = 5

Korperschallsensoren

Die Aufgabe von Wandlern fiir Korperschall ist es mechanische Schwingungsgréfien in
elektrische Signale umzuwandeln.

Das Wandlerprinzip, das im Kontext der Schwingungsmesstechnik die grofite Bedeutung
besitzt, ist das des piezoelektrische Wandlers. Neben dem piezoelektrischen Wandlern gibt
es noch eine Reihe anderer. Als Beispiele seien hier mechanische Taster, Wirbelstromwand-
ler, elektrodynamische und elektrostatische Wandler, kapazitive und piezoresistive Wandler
genannt. Diese werden jedoch an dieser Stelle nicht weiter behandelt, weil ihre Relevanz
gering ist.

In der Praxis ist die am hiufigsten erfasste Messgrofse die Beschleunigung unter der Verwen-
dung von piezoelektrischen Beschleunigungssensoren, weil diese iiber einen weiten Dynamik-
und Frequenzbereich verfiigen und aufserdem sehr kleine und leichte Bauformen méoglich
sind. Diese Wandlertype nutzt den piezoelektrischen Effekt — kurz Piezoeffekt.

, Unter dem Piezoeffekt versteht man die Eigenschaft bestimmter piezoelekirischer Materia-
lien bei gerichteter Verformung ihres Atomgitters durch eine dynamische Kraft nach auflen
ableitbare elektrische Ladungsverschiebungen zu erzeugen. Diese Wirkung ist umkehrbar
(inverser Effekt), so konnen piezoelektrische Wandler auch als Aktuatoren verwendet wer-
den® [M6s09).

Piezoelektrische Aktuatoren finden zum Beispiel bei der aktiven Unterdriickung von Brem-
senquietschen Anwendung. Eine Arbeit von T. JEARSIRIPONGKUL und D. HOCHLENERT
behandelt dieses Thema ausfiihrlich [JHO6].
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Als piezoelektrische Materialien werden Einkristalle wie Quarz oder Turmalin oder kiinst-
lich hergestellte ferroelektrische Keramiken wie Blei-zirkonat-titanat (PZT) oder Barium-
titanat eingesetzt [GGO6].

Mit piezoelektrischen Wandlern lassen sich sowohl Beschleunigungs- als auch Kraftsensoren
realisieren. Beim Beschleunigungssensor wird die Kraft auf das piezoelektrische Material
iiber die Trégheit einer definierten seismischen Masse erzeugt (Siehe Abbildung 5.6). Die
dadurch hervorgerufene Ladungsverschiebung Q gy, 14sst sich iiber die Beziehung zwischen
der Kraft und dem piezoelektrischen Koeffizienten di; darstellen (Siehe Gleichung 5.8).
Je nach Kontraktionsrichtung des Kristallgitters entstehen im piezoelektrischen Material
unterschiedlich grofe Ladungsverschiebungen. Unterschieden werden deshalb Longitudinal-
effekt, Transversaleffekt und Schubeffekt. diq stellt den Koeffizienten fiir den im Beispiel
auftretenden Longitudinaleffekt dar.

F:m~a QEL:dll‘F (58)
Seismische a
Masse EL
Piezokeramik jspaﬂnung

Beschleunigung a
Struktur

Abbildung 5.6: Funktionsprinzip eines piezoelektrischen Beschleunigungssensors
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Abbildung 5.7: Funktionsprinzip eines piezoelektrischen Kraftsensors

Der piezoelektrische Kraftsensor unterscheidet sich vom Beschleunigungssensor durch die
Anbindung an die Struktur. Wahrend der Beschleunigungssensor einseitig an die schwin-
gende Struktur angebracht wird, wird der Kraftsensor zwischen Anregungsquelle und Struk-
tur oder Untergrund und Struktur positioniert. In Abbildung 5.7 ist der prinzipielle Aufbau
des Kraftsensors dargestellt. Dabei ist die Positionierung des Sensors zwischen Anregung
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bzw. Untergrund und Struktur erkennbar, F4 stellt die Anregungskraft bzw. in den Unter-
grund eingeleitete Kraft, I}, die in die Struktur eingeleitete Kraft dar. Die Massen m; und
mo reprisentieren die Masse des Gehduses und der mechanischen Anbindung, sie sollten
gering gehalten werden, sind aber nicht ganz vermeidbar. Die Umwandlung der Kraft in
eine Ladungsverschiebung erfolgt nach den gleichen Prinzipien wie beim Beschleunigungs-
Sensor.

Da die erzeugte Ladungsmenge gering ist und aufgrund von Leitungsverlusten nur iiber
kurze Strecken transportiert werden kann, wird ein Ladungsverstérker benotigt [Lerl12]. Die
erforderliche elektrische Schaltung kann in den Sensor integriert werden, benétigt allerdings
eine externe Energieversorgung.

Frequenzverhalten

Betrachtet man einen Korperschallsensor als viskos geddmpften, harmonisch erregten Ein-
massenschwinger mit einer seismischen Masse, kann das Frequenzverhalten mittels Glei-
chung 5.11 berechnet werden. Der so ermittelte Frequenzverlauf wird auch als Vergrofe-
rungsfunktion V'(n) bezeichnet (Siehe Abbildung 5.8). Zur Beschreibung benétigt man das
dimensionslose Frequenzverhiltnis n mit Kreisfrequenz w und Eigenkreisfrequenz wy und
das dimensionslose Lehr “sche Dampfungsmafs D mit dem Dampfungskoeffizienten d, der
Federsteifigkeit k und der seismischen Masse m.

N =w/wo (5.9)
p__ 4 (5.10)
2V k - myg
1
V@ =) 4D
1 firn=20
V(U) = % flirn=1, (Resonanz) (5-12)

0 fiirn— o0

Aus Abbildung 5.8 und Gleichung 5.11 geht hervor, dass bei sehr kleinen n-Werten (w — 0)
die Trigheit der Masse keine Rolle spielt. Das System kann niederfrequenten Schwingungen
ohne eine relative Bewegung folgen. Mit steigender Frequenz (w < wy) steigt die Amplitude
von V(n) abhingig von der Dampfung des Systems an, bis bei 7 = 1 die Resonanz des
Einmassenschwingers erreicht wird (w = wp). Oberhalb der Resonanzfrequenz (w > wp)
sinkt die Amplitude aufgrund der Trigheitskrifte auf die Masse mg, bis bei sehr hohen
Frequenzen (n — o0o) die Amplitude zu null wird.

Laservibrometrie

Um eine Beeinflussung des Schwingverhaltens der untersuchten Struktur durch die Masse
des Sensors zu verhindern, wurden optische Messmethoden entwickelt.
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Abbildung 5.8: Frequenzgang eines viskos geddmpften, harmonisch erregten Einmassen-
schwingers [V6t06]

Laservibrometer funktionieren nach dem Prinzip der Interferometrie. Dabei wird das Licht
aus einer Laserquelle in einen Referenz- und einen Messstrahl aufgespalten und die beiden
Strahlen nach Durchlaufen der Interferometerzweige an einem Photodetektor iiberlagert.
Je nach Geschwindigkeit und Auslenkung der reflektierenden Oberfliche des Messobjekts
ergibt sich eine zeitabhingige Phasendifferenz zwischen den beiden Laserstrahlen.

Die Laser-Doppler-Vibrometrie basiert auf dem optischen Dopplereffekt. Dieser bewirkt
eine geschwindigkeitsproportionale Frequenzverschiebung des reflektierten Laserlichts. Die
Doppler Frequenzverschiebung betrégt

2v

Af =%

wobei v die Geschwindigkeit des schwingenden Messobjekts und A die Wellenldnge des
Lichts ist. In Abbildung 5.9 ist der optischen Aufbau eines Laser-Doppler-Vibrometers,
das mit Hilfe eines Mach-Zehnder-Interferometers realisiert wird, dargestellt.

Der Laserstrahl eines Helium-Neon Lasers (frgser = 474 THz) wird im Strahlteiler BS1 in
einen Referenz- und einen Messstrahl aufgeteilt. Der Messstrahl gelangt durch den Strahl-
teiler BS2 hindurch, wird am Messobjekt fokussiert und dort reflektiert. Danach wird der
reflektierte Strahl von Strahlteiler BS2 abgelenkt und gelangt durch den Strahlteiler BS4
zum Detektor. Der Referenzstrahl wird indes Giber die Strahlteiler BS1, BS3 und BS4 eben-
fall zum Detektor geleitet, wo sich die beiden Strahlen iiberlagern. Durch die Frequenz-
und Phasenverschiebung, die der Messstrahl erfahrt, ergeben sich am Detektor Interferenz-
muster. Da sich die Interferenzmuster bei Bewegung des Messobjekts zum Interferometer
hin und vom Interferometer weg nicht unterscheiden, kann nicht auf die Richtung der
Bewegung geschlossen werden.

Die Verwendung einer Bragg-Zelle, die den Referenzstrahl mit einer Frequenz von 40MHz
moduliert, ermoglicht eine Richtungserkennung. Die Bewegung des Messobjekts zum Inter-
ferometer hin bewirkt eine Erniedrigung dieser Modulationsfrequenz, die Bewegung vom
Interferometer weg bewirkt eine Erhéhung, die mit Hilfe des Detektors erkannt werden
kann [LSWO09].
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Abbildung 5.9: Optischer Aufbau eines Laser-Doppler-Vibrometers [LSW09|

5.3 Digitale Messignalverarbeitung

Durch die stetige Weiterentwicklung von Digitalrechnern ist heutzutage nahezu jedes Mess-
gerdt rechnergestiitzt. Natiirlich betrifft dies auch die akustische Messtechnik, wo nicht nur
die Messsignalaufnahme, sondern auch die nachtrigliche digitale Verarbeitung eine grofe
Rolle spielt.

Liegt ein Messsignal nach der Digitalisierung erst einmal in zeitdiskreter Form vor, sind
den Moglichkeiten, dieses mittels eines Datenverarbeitungssystems zu speichern und zu
analysieren, kaum Grenzen gesetzt. Der Grofsteil der Hersteller von Messsystemen stellt
PC-Software zur Verfligung um Messdaten aufbereiten zu koénnen. Die mathematischen
Zusammenhdnge sind bei diesen Systemen meist nicht einsehbar.

Bei der Verwendung einer Analysesoftware wie MATLAB® oder Octave werden die ma-
thematischen Zusammenhénge erst durch den Nutzer definiert. Frfasste Daten kénnen auf
diese Weise sehr gut weiterverarbeitet und visualisiert werden.

Digitalisierung von Messsignalen

Um analoge Signale fiir einen Rechner interpretierbar zu machen, miissen sie zuerst von
einem der physikalischen Grofe angepassten Wandler in eine Spannung und anschliefsend
mit Hilfe eines Analog/Digital Umsetzers in eine Folge von zeitlich diskretisierten und
hinsichtlich der Amplitude quantisierten Zahlenwerten umgewandelt werden.

Die Genauigkeit der Amplitude hingt von der gewéhlten Auflosung der Quantisierung ab.
Da digitale Rechensysteme mit bindren Daten arbeiten, wird die Auflésung iiblicherweise
durch die Bitzahl n angegeben. Die Quantisierung des analogen Signals geschieht in 2"
Stufen, wobei die Stufen an den vorliegenden Spannungsbereich angepasst werden.
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Der Reziprokwert des zeitlichen Abstands zwischen zwei Abtastwerten wird als Abtastfre-
quenz fs bezeichnet, durch die der korrekt darstellbare Frequenzbereich festgelegt wird.

Um bei der Abtastung Fehler durch Aliasing zu vermeiden, miissen fiir eine Frequenz f mit
Periodendauer T' = 1/ f mindestens zwei Abtastpunkte innerhalb einer Periode vorhanden
sein. Das bedeutet, dass mit einer Abtastfrequenz gearbeitet werden muss, die mindestens
doppelt so hoch zu sein hat wie die héchsten im Signal vorkommenden Frequenzanteile
fmaz- Diese Bedingung wird als Nyquist-Shannon’sches Abtasttheorem bezeichnet.

fs §2'fmax (513)

Bei der Digitalisierung miissen also Einschrinkungen gemacht werden, weil zum einen
der korrekt darstellbare Frequenzbereich von der Abtastfrequenz und zum anderen die
Genauigkeit der Amplitude von der gewdhlten Auflésung abhéngig ist.

Eine Erhohung von Auflésung bzw. Abtasthidufigkeit geht mit einem erhéhten Speicher-
bedarf einher und stellt hohere Anforderugen an den Analog/Digital Umsetzer dar. Die
Parameter der Messkette miissen deshalb sinnvoll gewdhlt und auf die nachfolgende Ana-
lyse abgestimmt werden.

Diskrete und schnelle Fouriertransformation

Mit Hilfe der Fouriertransformation kann ein Signal aus dem Zeitbereich in den Frequenz-
bereich iibergefiihrt werden. Dieser Vorgang wird als Fourieranalyse bezeichnet, das Signal
wird dabei als eine Uberlagerung von Sinus- und Kosinusfunktionen mit unterschiedlicher
Frequenz, Amplitude und Phasenlage dargestellt. Diese Darstellung wird im Allgemeinen
als Frequenzspektrum bezeichnet. In Gleichung 5.14 ist der mathematische Zusammenhang
zwischen Zeitfunktion s(¢) und dem entsprechenden Frequenzspektrum S(f) dargestellt.

S(f) = /OO s(t) - e 72t (5.14)

—00

Wird der Betrag und das Argument des Spektrums auf einer Frequenzachse aufgetragen, er-
gibt sich das Amplitudenspektrum bzw. Phasenspektrum. Diese Darstellung erlaubt Riick-
schliisse auf Eigenschaften eines Schwingsystems. Liegt zum Beispiel die Impulsantwort
eines Systems im Zeitbereich vor, kann durch die Fouriertransformation die Ubertragungs-
funktion gewonnen werden.

Die Fouriertransformation ist allerdings nicht auf eine Transformationsrichtung beschrinkt,
denn es kann von einem Signal im Frequenzbereich wieder auf ein Zeitsignal zuriickgerech-
net werden. Dieser Vorgang wird als Fouriersynthese bezeichnet.

Im Fall von zeitdiskret vorliegenden Messdaten ist keine kontinuierliche Information iiber
das Signal vorhanden. Aus diesem Grund kann keine kontinuierliche Fouriertransformatio
durchgefiihrt werden. Das Integral aus Gleichung 5.14 wird zu einer Summe. Die kontinu-



KAPITEL 5. GRUNDLAGEN DER SCHWINGUNGSANALYSE 36

ierliche Fouriertransformation wird zur diskreten Fouriertransformation (Discrete Fourier
Transform - DFT).

Das zeitdiskrete Signal s(n) ist nur zu den Zeitpunkten n bekannt. Uber den in Gleichung
5.15 gegebenen Zusammenhang kann das diskrete Frequenzspektrum S(k) bestimmt wer-
den.

N-1
1 )
S(k) = Y s(n) - e PPmEN gy k=0,1,..,N—1 (5.15)
n=0

Da Messsignale komplexe, zeitlich verdnderliche nichtperiodische Signale darstellen, wird
bei der DFT ein Teil des Signals (Blocke mit N Samples) ausgeschnitten und kiinstlich
periodisch gemacht. Auf diese Weise kann das Fourierspektrum fiir einzelne Zeitpunkte
berechnet werden. Das Abschneiden des Signals am Beginn und Ende dieser Blécke kann
zu hohen Frequenzanteilen im Spektrum fithren, die das FErgebnis verfilschen. Dieser als
,Leakage* bezeichnete Effekt kann durch die Verwendung von Fensterfunktionen minimiert
werden. Fensterfunktionen haben die Aufgabe die Abtastwerte am Anfang und Ende des
Blocks ,,ein-“ und ,,auszublenden*.

Da bei Messsystemen die Transformation meist schon wihrend der Messung geschieht,
miissen im Vorhinein den Eigenschaften des zu untersuchenden Messobjekts entsprechende
Einstellungen festgelegt werden.

e Abtastfrequenz
e Blocklénge

e Fensterfunktion

Die Schnelle Fouriertransformation (Fast Fourier Transform - FFT) ist eine fiir digitale
Rechensysteme optimierte Variante der DFT. Durch spezielle Speicheradressierung und
Verwendung des Butterfly-Algorithmus kann der Rechenaufwand von N? auf N - d(N/2)
reduziert werden. Fiir N=512 sinkt die Zahl der Rechenschritte von 262144 auf 4096 um
den Faktor 64.

5.4 Modalanalyse

Da die meisten Lirm- und Vibrationsprobleme im technischen Bereich auf Resonanzphé-
nomene zuriickzufithren sind, ist die Beschreibung des Schwingungs- bzw. Resonanzver-
haltens einer Struktur erstrebenswert. Liegt eine genaue Beschreibung vor, konnen gezielt
strukturelle Verdnderungen durchgefiihrt werden, die das Verhalten beeinflussen.

Das Schwingungsverhalten einer Struktur ldsst sich durch ihre Eigenformen (Moden) be-
schreiben. Eine Mode kann als Einmassenschwinger betrachtet werden, dessen Verhalten
durch die Modalparameter definiert werden. Die Modalparameter sind:
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e Modenfrequenz w
e Modendédmpfung §

e Modenform

Das System eines Einmassenschwingers besteht aus einer Masse m, einer Feder mit der
Federsteife & und einem Dampfer mit dem Dampfungskoeffizienten d. Wird die Masse
durch die Kraft F aus der Ruhelage gebracht, kann sie sich nur entlang einer Achse, ihrem
Freiheitsgrad, bewegen. Solche Systeme werden daher auch als SDOF (Single Degree Of
Freedom) bezeichnet. Geht man von viskoser Ddmpfung aus, kann die Auslenkung des
Feder-Masse-Systems aus der Ruhelage als Differentialgleichung zweiten Grades dargestellt
werden.

mé +d§ + k€ = F (5.16)

Aus dem Realteil der Eigenwerte kann die modale Dampfung J und aus dem Imaginérteil
die Modenfrequenz w bestimmt werden.

Die Eigenschaften einer Struktur konnen durch die Uberlagerung einzelner Moden beschrie-
ben werden. Das System wird sozusagen in seine modalen Bestandteile zerlegt. Es entsteht
ein Modell mit mehreren Freiheitsgraden, auch MDOF (Multiple Degree Of Freedom) ge-
nannt, dessen Verhalten durch mehrere gekoppelten Differentialgleichungen beschrieben
wird. Fiir ein System mit N Freiheitgraden erhilt man N Differentialgleichungen, die mit
Hilfe von N x N Matrizen und Vektoren mit N Elementen, wie in Gleichung 5.17 dargestellt
werden kdnnen.

M¢ + D + KE = F (5.17)

Dabei stellt M die Tragheitsmatrix, D die Ddmpfungsmatrix und K die Steifigkeitsmatrix
dar. Durch Losung des Differentialgleichungssystems erhélt man N komplexe Eigenwerte
und N Eigenvektoren, aus denen N Modenfrequenzen w; und modale Ddmpfungswerte d;
bestimmt werden kénnen. Die Eigenvektoren stellen dabei die Modenform dar.

Um eine ausreichend genaue Nidherung des dynamischen Strukturverhaltens innerhalb ei-
nes begrenzten Frequenzbandes zu erreichen, geniligt es oft, eine begrenzte Anzahl der
vorhandenen Moden zu verwenden.

Als Modalanalyse wird die Bestimmung der Modenparameter der Moden einer Struktur
oder eines Systems bezeichnet (Systemidentifikation). Die modalen Parameter des Modells
kénnen mit analytischen oder experimentellen Methoden ermittelt werden.

Um analytisch die modalen Parameter einer Struktur zu ermitteln, muss ein Modell erstellt
werden, mit Hilfe dessen sich das Schwingungsverhalten vorhersagen lisst. Solche Modelle
basieren auf berechneten Masse- und Steifigkeitsverteilungen. Die Berechnungen werden
typischerweise mit Hilfe der Finiten Elemente Methode (FEM) durchgefiihrt und ergeben
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eine grofle Anzahl von gekoppelten Differentialgleichungen, die nur von leistungsstarken
Rechensystemen gelost werden konnen.

Da es bei komplexen Strukturen oft nicht — oder nur mit hohem Aufwand — moglich ist,
ein zuverldssiges Modell zu erstellen, werden in solchen Fillen die modalen Parameter mit
experimentellen Methoden ermittelt. Experimentelle Methoden sind in vielen Féllen notig,
um ein Modell auf seine Korrektheit zu Gberpriifen und gegebenenfalls die Eigenschaften
des Modells anzupassen.

5.4.1 Experimentelle Modalanalyse

Die experimentelle Modalanalyse (EMA) ist ein Verfahren zur Ermittlung der modalen Pa-
rameter durch messtechnische Erfassung von Systemeigenschaften. Ziel ist es, das Schwin-
gungsverhalten einer realen Struktur in einem Modalmodell nachzubilden.

Um die modalen Parameter einer Struktur zu bestimmen, muss diese mit einer geeigneten
Anregungsquelle in Schwingung versetzt und die Strukturantwort mittels geeigneter Senso-
rik aufgenommen werden. Als Anregungsquellen kommen Impulshammer oder elektrodyna-
mische bzw. hydraulische Schwingerreger (Shaker) in Frage. Die Antwort des Systems wird
meist mittels Beschleunigungssensoren oder Laservibrometrie gemessen und anschliefsend
mit Hilfe von Digitalrechnern weiterverarbeitet. Durch Anwendung der FFT (Siche Kapitel
5.3) konnen Ubertragungsfunktionen zwischen dem Anregungsort und den Sensororten im
Frequenzbereich ermittelt werden.

Mittels des ,,Curve Fit-Verfahrens* werden die modalen Parameter Verstdrkungsfaktor, Ei-
genfrequenz w und Dampfungsfaktor ¢ fiir jede Mode bestimmt. Dabei wird das modale
Modell mit der Methode der kleinsten Fehlerquadrate an die gemessenen Ubertragungs-
funktionen angenéhert.

5.5 Betriebsschwingungsanalyse

Die Betriebsschwingungsanalyse (BSA) ist eine Methode zur Bestimmung der Schwingfor-
men einer Struktur unter realen Betriebsbedingungen. Die Anregung der Struktur wird
anders als bei der EMA nicht kiinstlich bewerkstelligt, sondern entsteht durch die Verwen-
dung bzw. den Betrieb des Messobjekts unter méglichst realistischen Bedingungen.

Im Gegensatz zur Modalanalyse geht aus der Betriebsschwingungsanalyse kein systembe-
schreibendes Modell hervor. Liegen bereits modale Daten aus einer EMA vor, kann die
BSA sehr hilfreich sein, weil festgestellt werden kann, welche der in der Modalanalyse be-
stimmten Moden tatsichlich im Betrieb auftreten. Mit Hilfe geeigneter Weiterverarbeitung
kénnen anhand der Daten auch Geometriemodelle zur Veranschaulichung von Schwingfor-
men erstellt werden.

Hiufig wird die BSA zur Uberwachung von Maschinen eingesetzt. Anhand von an kritischen
Bauteilen wie zum Beispiel Lagern aufgenommener Bewegungsgrofen, kénnen Schiden
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frithzeitig erkannt werden und ein Ausfall der Maschine verhindert werden.

Eine weitere Aufgabe der BSA ist die Ermittlung von maximalen Schwingamplituden, die
zur Sicherstellung der Einhaltung von Grenzwerten herangezogen werden. Die Grenzwerte
werden vom Hersteller von Zukaufteilen festgelegt und miissen zur Vermeidung von Ermii-
dungsbriichen und anderen schwingungsinduzierten Beschiddigungen eingehalten werden.
Weitere Grenzwerte konnen sich auch aufgrund der Einwirkung der Schwingung auf den
Menschen ergeben, was bei Kraftfahrzeugen hiufig der Fall ist.



Kapitel 6

Durchgefiihrte Messungen und
Ergebnisse

Im Rahmen dieser Arbeit wurden Untersuchungen durchgefiihrt, die dazu dienen auftre-
tende Gerduschphinomene zu kategorisieren und die Schwingungseigenschaften einzelner
Bauteile und Baugruppen zu erfassen. Es kommen dabei verschiedene Mess- und Ana-
lysemethoden zum FEinsatz, die auf ihre Eignung zur Analyse von Bremsgerduschen und
Schwingungen bei Motorrddern untersucht werden. Die Grundlagen zu den Methoden sind
in Kapitel 5 angefiihrt.

Das Kapitel beinhaltet folgenden Untersuchungen:

e Experimentelle Modalanalysen
e Spektralanalysen des Luftschalls
e Spektralanalysen des Kérperschalls
e Quellortung mittels akustischer Kamera
In diesem Kapitel werden die durchgefithrten Untersuchungen dokumentiert und interpre-

tiert. Auf Basis der Messergebnisse werden in weiterer Folge Strategien zur Bekdmpfung
von Bremsgerduschen entwickelt.

Fahrzeugkoordinatensystem

Da viele akustische Grofen richtungsabhéngig sind, ist es in der akustischen Messtech-
nik notwendig, die Richtung von Messgrofen zu definieren. Um eine Vereinheitlichung der
Richtungsangaben zu ermoglichen, orientiert man sich an einem fahrzeugfesten dreidimen-
sionalen kartesischen Koordinatensystem. Abbildung 6.1 zeigt das fiir Motorrdder iibliche
Fahrzeugkoordinatensystem, auf das sich alle Richtungsangaben und Achsenbezeichnungen
in den nachstehenden Messergebnissen beziehen.

40
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+Z

Abbildung 6.1: Fahrzeugkoordinatensystem, Foto: KTM

Vorwissen

Aus den Untersuchungen, die von KTM vor Beginn dieser Arbeit durchgefiithrt wurden, geht
hervor, dass die auftretenden Bremsgerdusche von niederfrequenter Natur sind. Deshalb
wird in den nachstehenden Untersuchungen der Frequenzbereich bis maximal 1000 Hz
analysiert.

Wie weiter oben in Kapitel 2.2 beschrieben, treten unerwiinschte Bremsgerdusche nur bei
Modell R und nicht bei Modell T auf. Aus diesem Grund wurden Messungen durchgefiihrt,
die Unterschiede beziiglich des Schwingverhaltens zwischen den beiden Modellvarianten mit
Messdaten belegen sollen.

6.1 EMA am Gesamtfahrzeug

Die experimentelle Modalanalyse ist ohne weitere Einschrankungen fiir Motorrdder prak-
tikabel. Da bei Motorrddern das Fahrzeuggewicht die Fahreingenschaften erheblich beein-
flusst, wird durch Leichtbau versucht, dieses gering zu halten. Dadurch entstehen leichte
und steife Strukturen, deren Schwingverhalten wihren einer Messung durch die Masse der
Sensoren beeinflusst werden kann. Um den Einfluss der Sensormasse vernachléssigbar klein
zu halten sollten mdglichst leichte Sensoren verwendet werden. Die Sensormasse darf héchs-
tens ein Zehntel der Strukturmasse betragen [SLI0|. Bei der Auswahl des Schwingerregers
muss beachtet werden, dass ausreichend viel Energie in die Struktur eingeleitet wird, um
moglichst alle Eigenschwingformen anzuregen.

Die Lagerung der untersuchten Struktur ist fiir die Messung von grofser Bedeutung. Um
die Beeinflussung der Messergebnisse durch die Lagerung gering zu halten und Einfliisse
von Auflen vorhersagbar zu gestalten, miissen die Randbedingungen konstant gehalten
werden. Dazu sollte die Struktur entweder moglichst frei und ohne Kontakt zur Umwelt
oder moglichst starr gelagert werden.



KAPITEL 6. DURCHGEFUHRTE MESSUNGEN UND ERGEBNISSE 42

Die Untersuchungen konzentrieren sich auf das Vorderradfahrwerk, wobei der untere und
obere Fahrwerksteil getrennt betrachtet werden.

6.1.1 Unterer Fahrwerksteil

Der untere Fahrwerksteil umfasst das Vorderrad inklusive Bremsscheiben und Achse, die
Gabelfduste inklusive Bremszangen und die Tauchrohre der Federgabel (Siehe Abbildung
2.5).

Wie in Abschnitt 2.2 erwéhnt, wird vermutet, dass die Ausfiihrung der Gabelfauste das
Schwingverhalten so stark beeinflusst, dass das Bremsenquietschen durch eine Verinderung
derselben behoben werden kann. Um ihren Einfluss auf das Schwingverhaltens feststellen
zu konnen, werden Modalanalysen unter identischen Bedingungen fiir ein T-Serienmodell
(Gabelfaust T-Serie) und ein R-Vorserienmodell (Gabelfaust R-alt) durchgefiihrt (Siehe
Abbildung 2.3).

Als Messystem dient eine PAK MKII Datenerfassungseinheit von Miiller BBM. Die An-
regung der Struktur erfolgt mittels eines Schwingerregers der Type LDS V780 und Burst
Noise als Anregungssignal. Die Messeinstellungen kénnen Tabelle 6.1 entnommen werden.
Aufgrund der geringen Masse der verwendeten Beschleunigungssensoren (5,4 g) im Ver-
gleich zur Masse der Bremsscheiben (je 1530 g) bzw. der Gabelholme (~5000 g) ist der
Einfluss auf die Strukturschwingung als gering einzustufen.

Abtastfrequenz | Frequenzlinien | Frequenzauflosung | Fensterfunktion
2048Hz 6401 0.125Hz Rechteck (0%OL)

Tabelle 6.1: Messeinstellungen

Die Fahrzeuge werden fiir die Messung mit einem Kran angehoben, um ein freies Schwin-
gen der Struktur zu ermdglichen und dufere FKinfliisse zu minimieren. Durch das Anheben
des Fahrzeugs wird die Federgabel komplett entspannt, was eine Anderung der Linge der
Gabelholme mit sich bringt. Schwingungen, die mit einer Biegung der Gabelholme einher-
gehen, werden dadurch in ihrer Frequenz beeinflusst und sind etwas tiefer zu erwarten. Da
bei dieser Messreihe priméar der Unterschied zwischen den beiden Varianten von Interesse
ist und fiir beide die gleichen Bedingungen vorherrschen, ist der Einfluss vernachléssigbar.

Um die Schwingeigenschaften der Bremsscheibe denen bei einer realen Bremsung anzu-
gleichen wurde wéhren der Messung die Bremse blockiert. Als Anregungspunkt fiir den
Schwingerreger wurde ein steifer Punkt am Rahmen gew#hlt. Die Positionen der Sensoren
sind in Abbildung 6.2a anhand eines 3d Modells erkennbar, das mit der Software ME’Scope
erstellt wurde. Die Abbildung zeigt die Messpunkte der linken Fahrwerkshélfte. Das Mo-
dell wird mit Geometriedaten der Sensorpositionen an den Gabelfdusten und Bremsséitteln
und zusétzlich einigen Messpunkten an den Bremsscheiben, sowie Kontrollpunkten an den
Gabelstandrohren erstellt. Da die Anzahl der Sensoren auf zehn Stiick beschrinkt ist,
werden die fiir die Vervollstdndigung des Modells nétigen Messdaten aus mehreren Mes-
sungen zusamimengesetzt. Abbildung 6.2b zeigt exemplarisch Messpositionen an der linken
Gabelfaust am Beispiel des T-Modells.
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Die bei die EMA erfassten Frequenziibertragungsfunktionen (FRF’s) dienen der Ermitt-
lung der Strukturmoden. Aus den FRF’s kénnen mit der Software ME’Scope animierte
Darstellungen der Schwingungsabldufe erstellt werden. Die aus den Messdaten gewonne-
nen Modenfrequenzen und Schwingformen sind in Tabelle 6.2 abgebildet. Die Analyse
zeigt, dass die am hiufigsten auftretenden Schwingformen gleichphasige bzw. gegenpha-
sige Kippbewegungen der Scheiben sind. Des Weiteren treten tangentiale Schwingformen
der Scheiben, Bremszangen und Gabelfiuste um die Radachse auf, die mit einem Vor- und
Zuriickkippen der Gabel einhergehen.

Die Bremszangen folgen immer der Bewegung der Scheiben. Sowohl bei Kippbewegungen
als auch bei tangentialen Schwingungen stellen sie keine Knotenpunkte dar. Dieses Verhal-
ten wird darauf zuriickgefiihrt, dass bei der gewahlten Position der Anregung des Systems
die Energie des Anregungssignals vom Rahmen iiber die Gabel und die Bremszangen auf
die Bremsscheiben {ibertragen wird. Bei einer direkten Anregung der Bremsscheiben 14-
ge die Vermutung nahe, dass die Bremszangen aufgrund ihrer Masse und versteifenden
Wirkung, zumindest zu einer Verringerung der Schwingamplituden fiihren wiirden.

(a) Visualisierung mittels ME’Scope (b) Messstellen an der Gabelfaust

Abbildung 6.2: Sensorpositionen

6.1.2 Oberer Fahrwerksteil

Der obere Fahrwerksteil umfasst die Gabelstandrohre und die Gabelbriicken (Siehe Ab-
bildung 2.5a). Mit derselben Messanordnung wie zuvor in Kapitel 6.1.1 beschrieben, wer-
den die Schwingformen der Gabelbriicken ermittelt und die Varianten R-Alt und T-Serie
verglichen. Zusatzlich werden die Schwingformen mit denen des unteren Fahrwerksteils
abgeglichen.

Da aus den Messergebnissen keine markanten Eigenfrequenzen der Gabelbriicken ersichtlich
sind, werden jene Frequenzen betrachtet, die bei der Untersuchung des unteren Fahrwerks-
teils Schwingungsmaxima aufzeigen. Bei diesen Frequenzen finden vorrangig translatorische
Bewegungen der Gabelbriicken zueinander in Fahrzeug-Langsrichtung statt, was auf Biege-
schwingungen der Gabelholme hindeutet. Eine detaillierte Auflistung der Eingenfrequenzen
und Schwingformen ist in Tabelle 6.3 zu finden.

Es konnen keine auffalligen Schwingformen gefunden werden, die durch die Gabelbriicken
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Frequenz

R T

Beschreibung

Interpretation

168 Hz | 191 Hz

Gleichphasiges Kippen
der Scheibe um X-achse

Kippen des Rades

207 Hz | 216 Hz

Gegenphasiges Kippen
der Scheibe um
X-Achse

1.Mode der
Scheibe

263Hz | 265 Hz

Tangentiale
Schwingung der
Scheibe um Radachse,
Bremszange und
Gabelfaust folgt der
Schwingung

Biegeschwingung
der Gabel

340 Hz | 350 Hz

Gegenphagige planare
und iiberlagerte
tangentiale Schwingung
der Scheibe

2. Mode der
Scheibe

402 Hz | 401 Hz

Gegenphasige(T) und
gleichphasige(R)
planare und iiberlagerte
tangentiale Schwingung
der Scheibe

Tabelle 6.2: Eigenfrequenzen und Schwingformen des unteren Fahrwerksteils
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verursacht werden. Es ist deshalb davon auszugehen, dass der Einfluss der Geometrie der

Gabelbriicken auf das Schwingverhalten gering ist.

Die Gabelbriicken kénnen das Schwingverhalten beeinflussen, weil sich der Abstand der
unteren und oberen Briicke auf die Schwingfrequenz der Biegeschwingung der Gabelholme
auswirkt. Wird der Abstand zwischen den Briicken erhtht, verringert sich die Ausraglange
der Gabelholme, wodurch die Biegeschwingfrequenz steigt. Zusétzlich wird die Biegestei-

figkeit der Federgabel erhdht.

RFrequenzT Beschreibung Interpretation Bild
Vor- Zuriickschwingen
der Gabelbriicken mit
168 Hz | 192 Hz leichter Verdrehung der )
Gabelrohre
Vor- Zuriickkippen der | deutet auf
oberen Gabelbriicke um | Biegeschwingung
209 Hz | 216 Hz den unteren der Gabelrohre
Einspannungspunkt hin
Gegenphasiges Kippen %eizti;;fin an
269Hz | 262 Hz | der oberen und unteren & SUNE
.. der Gabelrohre
Gabelbriicke )
hin
Vor- Zuriickkippen der | deutet auf
unteren Gabelbriicke Biegeschwingung
343 Hz | 354 Hz um den oberen der Gabelrohre
Einspannungspunkt hin
Vor- Zuriickkippen der
401 Hz | 417 Hy oberen Gabelbriicke um i
unteren
Einspannungspunkt

Tabelle 6.3: Eigenfrequenzen und Schwingformen des oberen Fahrwerksteils

Generell ist festzustellen, dass beim Modell T-Serie die Eigenfrequenzen etwas hoéher liegen

als beim Modell R-alt. Die auftretenden Schwingformen sind jedoch sehr dhnlich.
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Die verschobenen Eigenfrequenzen stellen ein erstes Indiz dafiir dar, dass die unterschiedlich
hohe Neigung zu Bremsgerduschen mit der Geometrie der Gabelfiduste zusammenhingen
kann.

Durch die Verstimmung einzelner Teilkomponenten oder Baugruppen kann eine gegensei-
tige Beeinflussung von Moden unter Umstédnden verhindert werden. Welches Bauteil der
gesamten Vorderbaukonstruktion den groften Einfluss auf die Gerduschentstehung hat,
kann auf Basis dieser Messung nicht bestimmt werden.

6.2 EMA Baugruppen / Einzelkomponenten

Neben der EMA am Gesamtfahrzeug ist es von Interesse, das Schwingverhalten von einzel-
nen Baugruppen und Bauteilen zu erfassen. Die Untersuchung an Einzelkomponenten oder
Komponentengruppen bringt den Vorteil, dass die Schwingungseigenschaften nicht durch
angrenzende Bauteile bzw. die Verbindungsstellen beeinflusst werden. So konnen Bauteile
oder Baugruppen isoliert betrachtet werden. Wenn ein einzelnes Bauteil mit einer starken
Resonanz bei einer relevanten Frequenz identifizierbar ist, kann die Schwingung gezielt ge-
dampft oder verstimmt werden, um das Problem zu beheben. Fiir die Untersuchung steht
ein Laservibrometer der Type Polytec PSV-1-400 zur Verfiigung.

Zu beachten ist, dass die ungehinderte Schwingung des aus dem Zusammenhang genomme-
nen Teils nicht exakt der im zusammengebauten Zustand entspricht. Falls ein Einzelbauteil
mit einer starken Resonanz im Bereich der auftretenden Quietschfrequenzen gefunden wird,
muss das Schwingverhalten im assemblierten Zustand weiter untersucht werden.

6.2.1 Vorderrad

Abbildung 6.3: Priifaufbau fiir Laservibrometer-Messung

Fiir die Bestimmung der Eigenfrequenzen des Vorderrades wird dieses elastisch aufgehangt
(Siehe Abbildung 6.3). Der Schwingerreger wird an einem Punkt an der Radnabe starr
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Abtastfrequenz | Frequenzlinien | Frequenzauflosung | Fensterfunktion
2048 Hz 800 1 Hz Rechteck (0%OL)

Tabelle 6.4: Messeinstellungen

befestigt. Durch die Verwendung des Laservibrometers ergibt sich keinerlei Beeinflussung
der Schwingung der Struktur. Als Anregungssignal findet Pseudorauschen Verwendung.
Die Messeinstellungen sind in Tabelle 6.4 angegeben.

Um Differenzen im Schwingverhalten der Radausfiihrungen der Modelle R und T zu er-
fassen, werden die Messungen fiir beide Varianten durchgefiihrt. Das gemittelte Spektrum
von 119 Messpunkten auf der Bremsscheibe zeigt den in Abbildung 6.4 dargestellten Fre-
quenzverlauf fiir Variante R und T.

Die Messsoftware Polytec PSV erlaubt eine animierte grafische Darstellung der Schwing-
formen. In Tabelle 6.5 werden die Schwingformen und Modenfrequenzen gegeniibergestellt.
Die Analyse zeigt, dass im Frequenzbereich von 1 bis 500 Hz hauptséchlich 4 unterschied-
liche Schwingformen auftreten.

e Planare Schwingung des gesamten Rades:
Die Schwingfrequenzen liegen unterhalb der auftretenden Quietschfrequenzen. Mog-
licherweise konnte diese Eingenschwingform zum Quietschverhalten beitragen, weil
ein Vielfaches der Frequenz im kritischen Bereich liegt.

e Planare Schwingung der Scheibe relativ zum restlichen Rad:
Diese Schwingform ist auf die ,,semi-schwimmend® ausgefiihrte Bremsscheibe zuriick-
zufiihren. Durch die lockere Einspannung kann der dufiere Scheibenring Relativbe-
wegungen zum Innenring ausfiihren.

e Kippen der Scheibe mit gleichphasiger bzw. gegenphasiger Bewegung der Felge:
Das Auftreten dieser Schwingform kann unter Umsténden mit einer (1,0) Mode er-
klart werden, die durch die mittige Einspannung der Scheibe zu Stande kommt. Bei
der Berechnung wird diese nicht beriicksichtigt, da von einer frei schwingenden Schei-
be ausgegangen wird. Die meisten erfassten Frequenzen dieser Schwingform liegen in
einem Bereich, der auch abgestrahlt wird. Sie kénnen sich bei betdtigter Bremse
ausbilden, da der Bremssattel in diesem Fall in einem Knotenpunkt liegt oder der
Schwingung folgt. Diese Schwingformen sind mit hoher Wahrscheinlichkeit am Ent-
stehen von Bremsgerduschen beteiligt.

e Figenmoden der Scheibe:
Moden mit zwei (Mode 2,0) und drei (Mode 3,0) diametrischen Knotenlinen.

Beide Radvarianten weisen dhnliche Schwingformen auf. Da die Abmessungen der Brems-
scheiben ident sind, liegen die Schwingformen, die durch die Moden der Scheibe bedingt
sind, nahe beieinander. Durch die unterschiedliche Radgrofse ergeben sich Verschiebungen
jener Moden, die vom Rad selbst herriihren.
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Aus dem Frequenzgang in Abbildung 6.4 ist erkennbar, dass die Beschleunigungsamplitu-
den bei in etwa 291 hz und 364 Hz im Fall des Modells R deutlich héher sind. Die Analyse
der Schwingform zeigt, dass sich bei dieser Frequenz die Scheibe planar relativ zur Felge
bewegt. Offensichtlich kommt es hier zu einer Modenkopplung zwischen Felge und Scheibe,
die beim Modell T weniger stark zum Vorschein tritt.

Aus dieser Untersuchung ist ersichtlich, dass die Schwingformen der realen Scheibe nicht
exakt mit denen der frei schwingenden Scheibe iibereinstimmen. Durch die Berechnung
konnen jedoch die meisten kritische Schwingfrequenzen vorhergesagt werden.

e An der prognostizierte Modenfrequenz der Mode (2,0) existiert einer Mode (1,0).

e Die messtechnisch erfasste Mode (2,0) tritt bei einer hoheren Frequenz auf.

e Die Mode (0,1) stimmt mit der prognostizierten iiberein.

e Die Prognose fiir die Mode (3,0) ist korrekt.
Dieses Ergebnis ldsst sich damit erkldren, dass die Berechnung fiir eine frei schwingende
Scheibe ausgelegt ist. Da die reale Bremsscheibe mit der Nabe verschraubt wird, weichen

die Modenformen ab. Dariiber hinaus kommt es zu einer gegenseitigen Beeinflussung von
Rad und Bremsscheibe.

10

=
ol
[N

Beschleunigung in m/s 2

i i i i i i i i i i ]
50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550
Frequenz in Hz

Abbildung 6.4: Frequenzgénge der Vorderradvarianten
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Frequenz (Hz)

Schwingform

R T Beschreibung

102 157
planare Schwingung
des gesamten Rades

154 187

219 212 Kippen der Scheibe,

234 teilweise in Phase
mit Felge, teilweise
gegenphasig

246 238

251 planare Schwingung

der Scheibe, Felge
schwingt
gegenphasig

291 275
Mode der Scheibe
(2,0), Felge schwingt
nicht

364 365

449 Mode der Scheibe
(0,1), Felge schwingt
gleichphasig

509 479

494 Mode der Scheibe

(3,0), Felge schwingt
nur geringfiigig

Tabelle 6.5: Eigenfrequenzen und dazugehdrige Schwingformen von Scheibe und Felge
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Abbildung 6.5: Frequenzginge der Gabelfaustvarianten

6.2.2 Einfluss der Gabelfaustvarianten auf Schwingform und Frequenz-
verhalten

Fiir die Untersuchungen zum Einfluss der Gabelfaustvarianten wurde der Vorderbau des
Fahrzeugs auf einem massiven Fahrwerkpriifstand aufgebaut. Durch die grofe Masse des
Priifstands und die starre Anbindung der Gabel wird sichergestellt, dass das Schwingungs-
verhalten der untersuchten Struktur nicht durch angrenzende Bauteile beeinflusst wird.
Dadurch ist es moglich, préizise Aussagen zu den Unterschieden der untersuchten Kompo-
nenten zu machen. Eine feste Einspannung verhindert zuséitzlich, dass sich zwischen den
einzelnen Messungen duferliche Parameter verdndern. Abbildung 6.6 zeigt den Aufbau des
Priifstands.

Die Messung wurde mit einem Laservibrometer der Type Polytec PSV-1-400 mit den in
Tabelle 6.6 ersichtlichen Messeinstellungen durchgefiihrt. Die Messpunkte wurden so auf
der Bremsscheibe und der Gabelfaust verteilt, dass eine Darstellung der Schwingung mog-
lich ist (Siehe Abbildung 6.7). Als Anregungssignal wurde Pseudorauschen gew#hlt. Fiir
die Dauer der Messung wurde die Bremse blockiert.

Abtastfrequenz | Frequenzlinien | Frequenzauflosung | Fensterfunktion
1280 Hz 800 625 mHz Rechteck (0%OL)

Tabelle 6.6: Messeinstellungen

Die Ergebnisse der Messungen sind in Abbildung 6.5 zu sehen. Die Messdaten zeigen auch
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Abbildung 6.7: Verteilung der Messpunkte

ol
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R-alt | T R-neu R-neu

ohne Steg | mit Steg
Gewicht Gabelholm Li (g) | 5126 | 5387 | 5351 5358
Gewicht Gabelholm Re (g) | 5092 | 5347 | 5311 5328
Lénge gesamt (mm) 915 | 915 | 915 915
Lénge Standrohr (mm) 610 | 610 | 600 600
Federweg (mm) 920 | 220 | 220(200) | 220(200)
Gewicht der Faust (g) 601 623

Tabelle 6.7: Gabelparameter

bei dieser Messreihe, dass die Moden von Modell T generell etwas héher liegen als bei
Modell R-ALT. Dariiber hinaus weist Modell T bei 228 Hz geringere und bei 339 Hz ho-
here Beschleunigungsamplituden auf. Eine Verlagerung der Schwingenergie zwischen zwei
Moden kann eine Erklirung fiir das unterschiedliche Quietschverhalten sein.

Da die Fertigung und Entwicklung der Federgabeln von der Firma WP-Suspension durch-
gefiihrt wird, gibt es keine detaillierten Informationen zum Aufbau des Innenlebens und zu
den Unterschieden zwischen verschiedenen Modellen. Um grofte Unterschiede zu vermei-
den, wurden bei den durchgefithrten Messungen stets die Abmessungen und das Gewicht
der Gabelelemente protokolliert (Siehe dazu Tabelle 6.7).

Durch die unzureichenden Informationen iiber den Aufbau der Gabelelemente kénnen auf
Basis dieser Messergebnisse keine konkreten Aussagen gemacht werden. Um aussagekriftige
Messergebnisse zu erhalten ist es notig die Gabelfduste auf identische Gabeln zu untersu-
chen. Fiir diese Messreihe konnte nur mit Prototypengabeln gearbeitet werden, die sich
durch einige weitere Merkmale unterscheiden.

Fiir zukiinftige Untersuchungen muss die Kommunikation mit WP verbessert werden. Der
Versuchsaufbau am Gabelpriifstand ist fiir die Untersuchung gut geeignet.

6.2.3 Einfluss des Federwegs

Abtastfrequenz | Frequenzlinien | Frequenzauflosung | Fensterfunktion
1280Hz 800 625mHz Rechteck (0%OL)

Tabelle 6.8: Messeinstellungen

Im Vorfeld dieser Arbeit wurde in einem Experiment der Einfluss der Einfedertiefe auf
die Quietschfrequenz im Fahrversuch untersucht. Um den Einfluss am Priifstand nach-
zustellen, wurde das Vorderradfahwerk auf dem Fahrwerkspriifstand vorgespannt und die
Eigenfrequenzen in Abhéngigkeit vom Federweg mittels Laservibrometer ermittelt. Unter-
sucht wurde die Ausgangsvariante R-Alt, wobei der Federweg in 2cm Schritten von 0 bis
10cm variiert wurde. Die Ergebnisse sind in Abbildung 6.8 zu sehen.
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Abbildung 6.8: Einfluss des Federwegs auf den Frequenzgang

Durch die Verdnderung der Gabellinge wird das System verstimmt: je tiefer die Gabel
eintaucht, desto héher ist die resultierende Figenfrequenz des Systems.

Anhand dieses Versuchs kann der Einfluss der ausgefederten Gabel bei der EMA am Ge-
samtfahrzeug abgeschitzt werden. Der Frequenzunterschied zwischen 0 cm und 10 cm
Federweg betrigt in etwa 18 Hz.

Die unterschiedlichen Pegel entstehen durch die Verspannung des Systems mit einem Seil-
zug. Als Messpunkte wurden bei dieser Messung ausschliehlich Punkte an der Gabelfaust
gewahlt, um Ergebnisse unabhéngig von der Eigenfrequenz der Scheibe zu erhalten. Der
Einfluss des Federwegs ist nachvollziehbar, durch einen schwereren Fahrer kann beispiels-
weise eine grokere Einfedertiefe erreicht werden und das Quietschverhalten so beeinflusst
werden.

Fiir eine Behebung von Quietschphinomenen ist der Einfluss des Federwegs weniger rele-
vant.

6.3 Untersuchungen am Rollenpriifstand

Da die in der EMA ermittelten Schwingfrequenzen noch keine Aussage tiber das Abstrah-
lungsverhalten zulassen, muss in einem weiteren Schritt {iberpriift werden, welche Fre-
quenzanteile bei einem Quietschvorgang in die Luft abgestrahlt werden. Gemessen wird
dazu der Schalldruck in der Ndhe der schwingenden Bauteile. Eine Spektralanalyse der
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Schalldrucksignale gibt Aufschluss {iber die abgestrahlten Frequenzanteile.

Die erforderliche Messungen werden auf einem Rollenpriifstand durchgefiihrt, der es ermdg-
licht, das Bremssystem unter realistischen Umsténden wéhrend eines tatséchlichen Brems-
vorgangs zu untersuchen. Da das System nicht kiinstlich in Schwingung versetzt, sondern
durch den Bremsvorgang selbst angeregt wird, bezeichnet man diese Art der Messung als
Betriebsschwingungsanalyse (BSA).

Fiir die BSA wird das Fahrzeug mit dem Vorderrad auf den Einrollenpriifstand aufgebaut
(Siehe Abbildung 6.9a) und die Rolle im Riickwértsmodus betrieben.

Um die Bremsgeréusche fiir die messtechnische Erfassung iiber einen moglichst langen
Zeitraum konstant halten zu kénnen, muss die Rolle mit einer konstanten Geschwindig-
keit von 5 km /h betrieben werden. Durch manuelles Betétigen der Bremse kann ein lange
andauerndes Bremsgerdusch generiert werden. Dieser Betriebszustand stellt eine extreme
Beanspruchung des Bremssystems dar. Eine Bremsung ohne Reduktion der Geschwindig-
keit kommt in der Realitdt nicht vor.

6.3.1 Frequenzanalyse des Luftschalls

Die Messungen wird mit dem Miiller BBM PAK Messsystem mit den in Tabelle 6.9 ange-
gebenen Messeinstellungen durchgefiihrt. Der Schalldruck wird mit Messmikrophonen des
Typs Microtech Gefell MM210 an mehreren Messstellen aufgenommen.

Abtastfrequenz | Frequenzlinien | Frequenzauflésung Fensterfunktion
51200Hz 6402 3,125 Hz Von Hann (0%OL)

Tabelle 6.9: Messeinstellungen

Fiir die in Abbildung 6.9a ersichtliche Mikrophonposition mit einem Mikrophonabstand
von etwa 50 c¢m, ergibt sich das in Abbildung 6.9b dargestellte Frequenzspektrum. Die
grofiten Pegelspitzen befinden sich bei Frequenzen von ~203 Hz und ~353 Hz. Diese Fre-
quenzen entsprechen den ersten beiden Moden der Bremsscheibe (Siehe Tabelle 3.2). Bei
~706 Hz ist eine Oberschwingung der 2. Scheibenmode erkennbar. Zu allen weiteren Fre-
quenzanteilen kann keine prizise Aussage getroffen werden. Da der Rollenpriifstand nicht
fiir akustische Messungen optimiert ist, kann nicht ausgeschlossen werden, dass es sich
bei den gemessenen Frequenzen um Reflexionen oder Resonanzen der Rollenkonstruktion
handelt.

Die héchsten Pegel treten zwischen 200 und 500 Hz auf. Nach der in Kapitel 3.2 angefiihrten
Einteilung handelt es sich bei dem auftretenden Phinomen um ,Muhen®.

Die prognostizierten Modenfrequenzen der Bremsscheibe treten im Luftschallspektrum auf,
was die Plausibilitdt der Berechnung bestétigt. Des Weiteren bekriftigen die detektierten
Frequenzanteile die Vermutung, dass die Eigenschwingungen der Scheibe erheblich zur
Schallabstrahlung beitragen.
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Durch die rdumliche Abtastung des Fahrzeugs an mehreren Messstellen kann festgestellt
werden, ob andere Komponenten des Motorrades ebenfalls an der Schallabstrahlung betei-
ligt sind. Diesbeziiglich ist feststellbar, dass bei langanhaltenden Bremsvorgéngen das ge-
samte Motorrad in Schwingung versetzt wird. Leichte Kunststoft-Verkleidungsteile schwin-
gen stark mit, aber auch massive Teile, wie zum Beispiel das hintere Federbein werden zu
Schwingungen angeregt.

(a) Messaufbau

dB(A) Schalldruckpegel
100 I I I I I L I I
4| 203.12 [Hz] 353.12 [Hz] 556.25 [Hz] 706.25 [Hz]
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] 759.38 [Hz]
% 1 / / 71.2  [dBAY]]|
-l/

: i Mg
: P TS

40 \l

| W/ 615.62 [Hz] 909.38 [Hz]

\, 64.8  [dB(A)] 66.4  [dB(A)]

30

] j/\f Al
20\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\

0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 II(EIOU

z

(b) Frequenzgang des Luftschallpegels

Abbildung 6.9: Luftschallanalyse am Rollenpriifstand

6.3.2 Zusammenhang zwischen Korperschall und Luftschall

Um besseres Verstdndnis {iber den Zusammenhang zwischen Bauteilschwingungen und in
die Luft abgestrahlten Frequenzanteilen zu erlangen, werden Korperschall und Luftschall
simultan aufgezeichnet und beide Signale einer Frequenzanalyse unterzogen.
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Die Positionen der Beschleunigungssensoren sind in Abbildung 6.10a ersichtlich. Fiir das
Mikrophon wird die in Abbildung 6.9a ersichtliche Position gew&hlt.

Das bei dieser Messreihe untersuchte Fahrzeug ist mit einer modifizierten Gabelfaust ausge-
stattet. Die Bezeichnung dieser Gabelfaustvariante ist R-neu (Siehe Abbildung 2.3c). Wie
bereits in Kapitel 2.2 beschrieben, ist diese Gabelfaustvariante eine Kompromisslosung,
die von KTM unabhéngig von den Ergebnissen der vorliegenden Arbeit zur Kompensation
von Bremsgerduschen entwickelt wurde.

Die Spektren der Luftschall- sowie Beschleunigungssignale sind in Abbildung 6.10b darge-
stellt. Zu erkennen ist, dass die 1. Schwingmode der Scheibe bei ~203 Hz bei dieser Messung
weniger stark zum Vorschein tritt und nicht abgestrahlt wird (Vergleiche 1.Luftschallmes-
sung, Abbildung 6.9b). Die Messergebnisse lassen den Schluss zu, dass die Verdnderung
der Gabelfaustgeometrie einen Einfluss auf das Gerduschverhalten des Bremssystems hat.
Allerdings kann nicht ausgeschlossen werden, dass sich im Vergleich zur Ursprungsvariante
R-Alt zusédtzlich zur Geometrie weitere Parameter verdndert haben.

Da die Bremsscheiben und Bremsbeldge zum Zeitpunkt der Messung eine geringe Lauf-
leistung aufwiesen, ist nicht auszuschliefen, dass ein Zusammenhang zwischen der Ober-
flachenbeschaffenheit des Reibpaares und der Neigung zu Bremsgerduschen besteht.

Die Korrelation zwischen Koérperschall und Luftschall ist generell hoch, wobei der Fre-
quenzverlauf der Beschleunigungsamplituden des Bremssattels in Fahrzeug-Y-Richtung die
grofte Ahnlichkeit mit dem Frequenzverlauf der Schalldruckamplituden aufweist. Durch die
Orientierung der Sensoren entspricht die Fahrzeug-y-Richtung in diesem Fall der Sensor-x-
Richtung. Bewegungen des Bremssattels implizieren gleichzeitige Bewegungen der Scheibe.
Diese besitzt die notige Flache, um Schall im relevanten Frequenzbereich in die Umgebung
abstrahlen zu konnen.

Die angewandte Methode erweist sich als zielfiihrend. Durch die Kombination von Luft- und
Kérperschallanalyse kann ermittelt werden, welche Schwingungsanteile zur Abstrahlung
beitragen.

Abtastfrequenz | Frequenzlinien | Frequenzauflésung Fensterfunktion
32768Hz 12801 1Hz Von Hann (0%OL)

Tabelle 6.10: Messeinstellungen

6.4 Vergleichsmessungen am Akustikpriifstand

Um das Schwing- und Gerduschverhalten unterschiedlicher Gabelfaust- und Bremsschei-
benvarianten zu erfassen wurden Untersuchungen in Kooperation mit der Fachhochschule
Zwickau durchgefiihrt. Durch die Verfiigbarkeit eines akustisch optimierten Raums ist es
moglich, aussagekriftige Schalldruckmessungen durchzufiihren.

Bei den Messungen kommt ein optimierter Messaufbau zum Einsatz. Es werden drei Mi-
krophone und vier Beschleunigungssensoren appliziert und zusétzlich mehrere langsame
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(b) Frequenzgang von Schalldruckpegel und Beschleunigungsamplituden

Abbildung 6.10: Luftschall- und Beschleunigungsanalyse am Rollenpriifstand
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Grofen aufgezeichnet. Die Mikrophonpositionen sind in Abbildung 6.11a abgebildet. Mi-
krophone M 1 und M 2 sind im Nahfeld positioniert. Der Abstand zum Messobjekt betréigt
6 cm. Mikrophon M 3 befindet sich an der Position des Fahrerohrs. Um die Beschleuni-
gungwerte der Gabelfaust und des Bremssattels messen zu kénnen, werden die Beschleuni-
gungssensoren Acc 1 und Acc 2 wie in Abbildung 6.11b appliziert. Die langsamen Gréfsen
umfassen die Rollenparameter Rollengeschwindigkeit und Zugkraft und die Fahrzeugpara-
meter Raddrehzahl, Bremsdruck und Bremsscheibentemperatur. Die Rolle wird mit einer
konstanten Geschwindigkeit von 5 km/h betrieben und die Bremse manuell betatigt.

Als Messsystem kommt eine Miiller BBM PAK MKII Datenerfassungseinheit zum Einsatz.
Die Messeinstellungen konnen Tabelle 6.11 entnommen werden. Abbildung 6.11 zeigt den
Messaufbau. Abgebildet sind Sensoren fiir Kérperschall (Accl, Acc2) und Luftschall (M1,
M2, M3).

Abtastfrequenz | Frequenzlinien | Frequenzauflosung Fensterfunktion
32768Hz 12801 1Hz Von Hann (0%OL)

Tabelle 6.11: Messeinstellungen

(a) Mikrophone (b) Beschleunigungssensoren

Abbildung 6.11: Optimierter Messaufbau am Rollenpriifstand Zwickau

Im Rahmen dieser Messreihe wurden Untersuchungen zum Einfluss von Scheibendurch-
messern und verschiedenen Gabelfaustvarianten auf das Gerduschverhalten durchgefiihrt.
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6.4.1 Scheibendurchmesser

Die Variation des Scheibendurchmessers wird aufgrund der Annahme durchgefiihrt, dass
eine Verschiebung der Resonanzfrequenzen der Scheibe zu einer Verringerung der Quietsch-
neigung fithren kénnte. Durch die Variation des Scheibendurchmessers kénnen mit gerin-
gem Aufwand relativ grofe Frequenzverschiebungen erreicht werden (Siehe dazu Abschnitt
4.1.3).

Eine Ubersicht iiber die getesteten Varianten gibt Tabelle 6.12. Untersucht wurde die Se-
rienscheibe im Vergleich zu Prototypen mit geinderten Durchmessern. Die Prototypen
wurden von der Firma Galfer gefertigt. Um den Einfluss der Laufleistung zu untersuchen,
wurde zusétzlich eine fabrikneue Serienscheibe zusammen mit neuen Bremsbelidgen getes-
tet.

Scheibe Serie Galfer Galfer | Serie neu
Gabelfaust 320 mm | 305 mm | 335 mm | 320 mm
R-Alt ° ° ° °
R-Neu
R-Neu mit Steg

Tabelle 6.12: Untersuchte Gabel- und Scheibenvarianten

Wie erwartet, kann durch die Verwendung von Bremsscheiben mit unterschiedlichen Durch-
messern die Quietschfrequenz zu tieferen bzw. hoheren Frequenzen hin verschoben werden.
Abbildung 6.12 zeigt die Spektren des Schalldruckpegels im Nahfeld der getesteten Schei-
benvarianten.

Die Untersuchung des Korperschalls zeigt, dass Schwingungen bei einem lang andauernden
Bremsvorgang bereits zu Beginn der Messung erkennbar sind. Erst nach einiger Zeit werden
die Schwingungen so stark, dass sie auch abgestrahlt werden. Bei genauerer Analyse der
Messdaten kann ein Zusammenhang zwischen Bremsscheibentemperatur und Quietschnei-
gung festgestellt werden. Das Bremsenmuhen tritt erst ab einer Bremsscheibentemperatur
von etwa 180 °C auf. Tritt das Bremsgerdusch einmal auf, bleibt es trotz Abkiihlung der
Scheibe weiterhin vorhanden. Da allerdings nur die Scheibentemperatur gemessen wird,
ist nicht auszuschliefsen, dass die Temperatur der Bremsbeldge bzw. die Temperaturdiffe-
renz zwischen den Reibpartnern das ausschlaggebende Kriterium darstellt. Erst nach einer
laingeren Abkiihlphase verschwindet das Muhen und tritt in weiterer Folge wiederholt bei
~180 °C auf.

Eine mogliche Erklérung fiir dieses Verhalten ist, dass sich die Scheiben und Bremsbeldge
unterschiedlich schnell erhitzen, weil die Scheiben besser von Luft umstrémt werden und ei-
ne grofere Oberfliche besitzen. Da iiber die Temperatur der Bremsbelédge keine Messdaten
vorliegen, kann nicht ausgeschlossen werden, dass die Temperatur Grenzen iiberschreitet,
bei denen sich die Bestandteile des Reibbelages verdndern. Bei weiterfiihrenden Untersu-
chungen sollte deshalb die Temperatur der Bremsbeldge unbedingt messtechnisch erfasst
werden. Da der Hersteller allerdings keine detaillierten Informationen zu Temperaturver-
halten der Beldge preisgibt, konnen keine konkreten Aussagen getroffen werden.
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Scheibe Galfer Original Galfer
Mode 305 mm 320 mm 335 mm
1.Mode 212(224) Hz | 200(203) Hz | 196(185) Hz
2.Mode 376(387) Hz | 359(351) Hz | 323(320) Hz
3.Mode 550(520) Hz

Tabelle 6.13: Messtechnisch erfasste und berechnete Eigenfrequenzen der untersuchten
Scheibenvarianten

Aus Tabelle 6.13 kénnen die Frequenzen der gemessenen Beschleunigungsspitzen abhéngig
vom Scheibendurchmesser abgelesen werden. Die Zahlen in Klammer stellen die durch die
Berechnung prognostizierten Modenfrequenzen dar. Es zeigt sich eine gute Ubereinstim-
mung der gemessenen und berechneten Werte.

Die Scheibenabmessungen haben einen bestéitigten erheblichen Einfluss. Es bleibt im Fahr-
versuch abzuklaren, ob durch die Verschiebung der Scheibenmoden das Quietschphdnomen
abzustellen ist.
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Abbildung 6.12: Frequenzginge fiir unterschiedliche Scheibenvarianten

Da die Verdnderung des Scheibendurchmessers die Bremsleistung beeinflusst, miisste das
ABS-System angepasst werden. Da eine nachtrigliche Anderung der Auslegung des Brems-
systems sehr kostenintensiv ist, ist dies im Fall des Modells Adventure R nicht realisierbar.
Die Verdnderung der Scheibendicke ist technisch realisierbar.

Fiir zukiinftige Entwicklungsprojekte ist die Variation des Scheibendurchmessers oder der
Dicke eine geeignete Abstellmaftnahme, wenn im Entwicklungsprozess rechtzeitig eingegrif-
fen wird.

6.4.2 Gabelfaustvarianten

Um den Einfluss der Gabelfaust auf das Schwingverhalten feststellen zu kénnen, wurden
Messungen mit den in Tabelle 6.12 aufgelisteten Gabelfaustvarianten durchgefithrt. Abbil-
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(c¢) R-Neu mit Steg

Abbildung 6.13: Gabelfaustvarianten

dung 6.14 zeigt Frequenzspektren des Schalldruckpegels an Mikrophonposition M1 fiir die
Gabelfaustvarianten R-Alt (Ausgangsvariante) und R-Neu mit und ohne Steg. Der Vari-
ante mit Steg wurde nach einem von KTM eingebrachten Vorschlag zur Versteifung der
Struktur gefertigt. Die Gabelfaustvarianten sind in Abbildung 6.13 abgebildet.

Die unterschiedlichen Gabelfaustvarianten zeigten keinen oder nur wenig Einfluss (Verglei-
che Abbildung 6.14). Daraus kann geschlossen werden, dass der Grofsteil der Schwingungs-
energie von der Schwingung der Bremsscheiben ausgeht. Die Versteifung und Verdnderung
der Geometrie der Gabelfaust kann das System nur geringfiigig beeinflussen.

Der Grund fiir den aus dieser Messreihe hervorgehenden geringen Einfluss der Gabelfaust-
geometrie auf die Hohe der Schwingamplituden liegt in der Art der Testmethode. Die
Belastungen auf das Bremssystem sind bei konstanter Raddrehzahl und lange andauern-
den Bremsvorgéangen sehr hoch im Vergleich zu denen bei realen Bremsungen. Die gewdhlte
Methode erwies sich allerdings als sehr brauchbar um Eigenfrequenzen des Bremssystems
zu identifizieren. Der getestete Betriebszustand kann quasi als ,Worst Case* betrachtet
werden.

Ob das Bremsenmuhen bei einer sachgeméfen Verwendung der Bremse tatséchlich auf-
tritt, sollte deshalb im Rahmen von weiterfiihrenden Untersuchungen iiberpriift werden.
Nach der Uberpriifung des Einflusses von Mafnahmen am Rollenpriifstand sollten deshalb
Versuchsreihen unter realen Bedingungen folgen. Dazu miissen entweder der Testablauf auf
dem Rollenpriifstand angepasst werden oder Versuche auf der Strake durchgefiihrt werden.

6.5 Abgleich mit der Simulation

Im Vorfeld der Diplomarbeit wurde von der K'TM Simulationsabteilung eine Modalanalyse
auf Basis der Finite Elemente Methode durchgefiihrt. Die Ergebnisse zeigten Eigenmoden
der Gabel bei 50.3 Hz, 69.9 Hz, 127.6 Hz, 261 Hz, und 491.9 Hz.

Die berechnete Biegemode bei 261 Hz konnte in den durchgefithrten Analysen nachge-
wiesen werden (Siehe Kapitel 6.1). Die Biegemoden der Gabel korrelieren nicht mit den
Quietschfrequenzen.
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Abbildung 6.14: Frequenzgénge fiir unterschiedliche Gabelfaustvarianten

Die Biegeschwingung der Gabel wird bei einem Bremsvorgang stark angeregt und beein-
flusst das Schwingsystem, allerdings wird diese Frequenz nicht abgestrahlt, weswegen ihr
an dieser Stelle keine weitere Bedeutung zugemessen wird. Zur Veranschaulichung sind
in Abbildung 6.15 die Ergebnisse der Simulation dargestellt. Ersichtlich ist die maximale
Verformung der Struktur bei einer Schwingfrequenz von 261 Hz. Die farbliche Abstufung
visualisiert die auftretende Spannung. Rot représentiert starke und blau niedrige Spannun-

gen.

Abbildung 6.15: Berechnete Schwingform bei 261Hz, Quelle: KTM
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6.6 Akustische Kamera

Um mégliche Schallquellen am Fahrzeug zu orten, die zusétzlich zu den Scheiben Schall
abstrahlen, wurde eine Messung mit einer akustischen Kamera am Rollenpriifstand durch-
gefithrt. Die Hard- und Software wurde von der Firma Head Acoustics zur Verfiigung
gestellt.

Daten des Head Visor Mikrophonarrays:

e Array-Durchmesser: 80 cm
e Mikrophonanordnung: Sieben logarithmische Spiralen mit 56 Mikrophonkapseln
e Bandbreite der Quellkartierung: ca. 500 Hz - 20 kHz

e Riumliche Auflgsung fiir Monopol (1 kHz in einem Meter Abstand) ca. 0.5 m (Breite
der Hauptkeule)

Leider sind die Ergebnisse wenig aufschlussreich, weil die untere Grenzfrequenz der akusti-
schen Kamera hoher liegt als die Bremsgerdusche die in diesem Fall auftreten. Erst ab ~500
Hz erlaubt das Messsystem Quellen zu orten. Mit einer prizisen Ortung von schallabstrah-
lenden Bauteilen ist erst ab einer Frequenz von ~2000 Hz zu rechnen. Wie in Abschnitt
5.2.2 ersichtlich, ist die untere Grenzfrequenz von der Ausdehnung des Arrays und dem
Abstand vom Messobjekt abhéngig. Um den nutzbaren Frequenzbereich bis zur geforder-
ten unteren Grenzfrequenz von ~200 Hz zu erweitern, wiirde man ein Spiralarray mit einer
Ausdehnung von ~10 m benétigen.

Am Beispiel des vorliegenden Spiralarrays, soll hier die Einschrinkung des messbaren Fre-
quenzbereiches gezeigt werden. In Gleichung 6.1 ist die Berechnungsvorschrift fiir die untere
Grenzfrequenz eines solchen Arrays gegeben. Fiir ein Spiralarray mit einem Aufendurch-
messer d von 0,8 m ergibt sich eine untere Grenzfrequenz von 1003 Hz. Die Hauptkeu-
lenbreite b/h, die gleichzeitig ein Maf fiir die rdumliche Auflésung darstellt, wird mit
0,5 angenommen, wobei h die Entfernung zum Messobjekt ist und b die Ausdehnung der
Hauptkeule [M6s09]. Je schmailer die Hauptkeulenbreite werden soll, desto hoher liegt auch
die erreichbare untere Grenzfrequenz. Fiir ein ein Verhéltnis b/h von 0,2 steigt die Grenz-
frequenz bereits auf 2507,5 Hz.

o =

fmin = 1.18 - (6.1)

[SHNe)

Aus den oben ersichtlichen Griinden kann eine akustische Kamera fiir die Untersuchung
von niederfrequenten Quietschphinomenen nicht zielfithrend eingesetzt werden. Die durch-
gefithrten Experimente zeigten eine Anwendbarkeit beim Auffinden von Anbauteilen mit
Resonanzerscheinungen im Bereich der Bedienelemente des vorliegenden Motorrades. So
konnten zum Beispiel Vibrationen von elektrischen Schaltern geortet werden, die in einem
hoheren Frequenzbereich angesiedelt sind.

Zur Veranschaulichung sind in Abbildung 6.16 die Ergebnisse der Schallfeldanalyse dar-
gestellt. Abbildung 6.16a bis 6.16c sind Kamerabilder des Messobjekts mit {iberlagerten
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Abbildung 6.16: Ergebnisse der akustischen Kamera

farblich gekennzeichneten Schalldruckpegeln. Gelbe Stellen weisen die hdchsten Pegel auf.
Das Messsystem ist zwar in der Lage ein Frequenzspektrum auch bei tiefen Frequenzen dar-
zustellen (Siehe Abbildung 6.16d), aus oben angefithrten Griinden ist die értliche Auflésung
des Messsystems jedoch nicht ausreichend, um tieffrequent abstrahlende Schallquellen zu
orten.



Kapitel 7

Zusammenfassung und
Schlussfolgerungen

Im Rahmen der Arbeit wurde ein Uberblick iiber Schwingungsphinomene bei Motorrad-
scheibenbremsen gegeben. Entstehungsmechanismen und Methoden zur Beseitigung wur-
den diskutiert.

Anhand der Messergebnisse konnte gezeigt werden, dass die héchsten Schalldruckpegel im
Frequenzbereich zwischen 100 und 500 Hz auftreten. Das im konkreten Fall auftretende
Bremsgeradusch wird dem Bremsenmuhen zugeordnet und es werden Vorschlige zur Behe-
bung des Problems erbracht.

Es zeigt sich, dass Schwingungsphénomene bei Bremsscheiben von sehr vielen Faktoren
abhéngig sind. Deshalb erweist es sich als wichtig, bei Messungen die Randbedingungen
moglichst gut zu kontrollieren und bei Vergleichsmessungen konstant zu halten.

Es wurde eine Testmethode entwickelt, die es ermdglicht, Bremsenmuhen am Rollenpriif-
stand zu erzeugen. Die Methode erlaubt langanhaltende Quietschvorgénge zu produzieren,
die eine Frequenzanalyse erleichtern.

Die Untersuchung von Messmethoden zur Schwingungsanalyse zeigte, dass EMA und BSA
uneingeschriankt fiir Motorrdder anwendbar sind. Bei Strukturen mit geringer Masse zeig-
te die EMA mittels Laservibrometrie besondere Eignung. Bei der BSA erwies sich die
gleichzeitige Messung von Schalldruck und Bewegungsgrofen der Struktur als sinnvoll,
weil dadurch ein Zusammenhang zwischen Korperschall und Luftschall hergestellt werden
kann.

Die Analyse mittels Fernfeldholographie unterliegt starken Einschrankungen hinsichtlich
des nutzbaren Frequenzbereichs und stellte sich deshalb als nicht praktikabel heraus. Ob
die Schallfeldkartierung mittels Nahfeldholographie oder Intensititssonde zielfithrend ist,
muss geklért werden.

65
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Aufgrund der Erkenntnisse beziiglich der Anwendbarkeit und Sinnhaftigkeit der unter-
schiedlichen Messmethoden wird empfohlen, wihrend der Entwicklungsphase eines Motor-
rades folgende Berechnungen, Untersuchungen und Eingriffe durchzufiihren:

e In der Konzeptphase:
Berechnung der Scheibenmoden anhand der Formel fiir die frei schwingende Scheibe,
sobald die Abmessungen bekannt sind.

e In der Konstruktionsphase:
Eigenmodenberechnung des gesamten Vorderbaus anahand der Finiete Elemente Me-
thode mit Abaqus, sobald ein 3D Modell verfiighar ist.

e In der Prototypenphase:
Bei Verfiigbarkeit von fahrbaren Prototypen empfiehlt sich unverziiglich eine Messung
von Luft- und Kérperschall am Rollenpriifstand erfolgen um abzukliren, ob und wenn
ja welche Quietschfrequenzen tatséchlich auftreten.

e Vor der Auslegung des Bremssystems:
Bevor die Bremsparameter fixiert werden, sollte nach Moglichkeit iiber Variation
von Scheibenabmessungen und Beldgen bzw. Shims versucht werden, das Problem
frithzeitig zu beheben.

Ausblick

e In naher Zukunft sollen Messungen am Bremsenpriifstand des Instituts fiir Fahrzeug-
technik Graz (FTG) erfolgen. Der Einfluss der Temperatur der Bremsbeldge und der
Einfedertiefe muss untersucht werden.

e Um den Priifstandtest aussagekraftiger zu gestalten, sollte eine Testprozedur entwi-
ckelt werden, die einer realen Bremsung besser entspricht. Dadurch soll es méglich
werden, die Quietschneigung ohne zeit- und kostenintensive Testfahrten vorherzusa-
gen.

e Zum Auffinden von schallabstrahlenden Bauteilen am Gesamtfahrzeug ist es sinnvoll,
die Methode der Nahfeldholographie und der Intensitétskartierung auf ihre Eignung
hin zu untersuchen.



Anhang A

Liste der verwendeten Messhardware

A.1 Messsysteme

e PAK MK2, Softwareversion 5.7
e Polytec PSV-1-400 mit L /R Linse, Softwareversion 8.7

e Head Visor Mikrophonarray und Frontend, Softwareversion 2

A.2 Sensorik

e Microtech Gefell - MM210 (Schalldruck)

PCB - T356A02 (Beschleunigung)

PCB - TLB356A32 (Beschleunigung)

Briiel & Kjeer 4525B-001 (Beschleunigung)

PCB - 208C02 (Kraft)

A.3 Schwingerreger

e DS V406 mit LDS Power Amplifier PA1200

e DS V780 mit LDS Power Amplifier HP AK V2 CE
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