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Vorwort

Im Zuge der stetigen Weiterentwicklung von Fahrzeugantrieben, gekennzeich-
net durch die Fortschritte beim Downsizing von Verbrennungsmotoren, dem
Leichtbau und der Elektrifizierung des Antriebs, gewinnt die Akustik weiter zu-
nehmend an Bedeutung. Auch spielt das akustische Verhalten bei der Kaufent-
scheidung eines Fahrzeuges eine sehr wichtige Rolle. Prifverfahren und neue
Grenzwerte zur Reduzierung der Gerausch- und Abgasemissionen durch den
Gesetzgeber stellen immer wieder neue Herausforderungen in der Fahrzeug-
akustik dar.

Dieser Band enthélt die Beitrage des 9. Magdeburger Akustik-Symposiums
und gibt einen Uberblick (iber den aktuellen Stand der Fahrzeug- und Antriebs-
akustik. Schwerpunkte des Symposiums sind traditionell die Schallmesstechnik,
Simulation und besonders die Akustik des Verbrennungsmotors, des Antriebs-
strangs und die Auswirkungen auf das Gesamtfahrzeug. Neben Werkstoffen so-
wie der Gerauschentwicklung und deren Auswirkungen auf die Entwicklung von
Fahrzeugantrieben stehen weiterhin in diesen Zusammenhang Themen wie Ab-
gasturbolader, Walzlagerungen und auch die aktive und passive Schwingungs-
dampfung im Mittelpunkt. Ein weiterer Schwerpunkt ist die subjektive Gerausch-
wahrnehmung (Psychoakustik) sowie die Entwicklung der Gerduschqualitat im
Motorenentwicklungsprozess welche in diesem Fachbuch vorgestellt werden.

Dieses Buch ist sowohl flr Interessierte aus den Bereichen For-
schung, Entwicklung, Konstruktion sowie Berechnung, Versuch und
Produktion bei Automobilherstellern, Zulieferern und Ingenieurdienst-
leistern als auch fur Studenten der Ingenieurwissenschaften gedacht.

Mein Dank gilt den Mitarbeitern des Instituts fir Mobile Systeme, Lehrstuhl
Energiewandlungssysteme fiir mobile Anwendungen (EMA) fur die engagierte
Arbeit und insbesondere Herrn Peter Schrader bei der Unterstitzung im Lek-
torat. Bei der Zusammenstellung der Beitrage und deren Aufbereitung fir die
Druckvorlage stand Frau Marianna Ackermann hilfreich zur Seite.

Nehmen Sie sich wieder die Zeit fur ein spannendes Fachbuch!

Hermann Rottengruber
Herausgeber
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WERKSTOFFE /| GERAUSCHENTWICKLUNG

Herausforderungen der Akustik-Entwicklung zukiinftiger
Antriebe

Thomas Berger

Kurzfassung

Die BMW Group gestaltet die Zukunft der Automobilindustrie durch eine
Neuinterpretation des Automobils als personlichen Companion, der dem Kunden-
wunsch nach hochautomatisiertem aber auch individuellem Fahren gerecht wird. Um
diese Vision umzusetzen wird der schnelle Einzug der Digitalisierung in den
Automobil-Sektor genutzt und unter anderem mit der Elektromobilitat eine Antwort
auf den Klimawandel, gesetzliche Regularien und die zunehmende Anzahl an Mega-
Cities gegeben. Aus diesen Grinden wird sich die Automobilindustrie in den
nachsten zehn Jahren vermutlich starker verandern als in den letzten dreiRig Jahren.

Die Automobilindustrie begegnet den individuellen Kunden-Anforderungen schon
jetzt mit einer zunehmenden Derivatevielfalt, die mit dem Einsatz von Baukasten-
Konzepten wirtschaftlich realisiert werden kann. Den Emissions- und Verbrauchs-
anforderungen wird mit Leichtbau-Konzepten, Downsizing/ -speeding und alter-
nativen Antrieben Rechnung getragen. In Verbindung mit weiter steigenden
Leistungs- und Qualitatsanforderungen ergibt sich ein anspruchsvoller Auftrag an die
Entwicklung der Antriebsakustik der Zukunft:

Der Einsatz von Baukasten-Losungen setzt voraus, dass gleiche Komponenten die
akustischen Anforderungen verschiedenster Derivate erflllen. Zudem muissen
intelligente Loésungen zur Bewaltigung des akustischen Absicherungsaufwands einer
standig wachsenden Variantenvielfalt gefunden werden. Durch den Einsatz alter-
nativer Antriebe und die Verwendung neuer Werkstoffe treten neue akustische
Phanomene auf bzw. verstarkt sich die akustische Sensibilitat der Fahrzeuge und
bekannte Maskierungseffekte entfallen. Zudem muissen beim Downsizing und
Downspeeding  konventioneller  Verbrennungs-Motoren = Dampfungs-Losungen
gefunden werden, welche die angestrebten Gewichts- und Verbrauchsvorteile halten
und dem steigenden Komfortanspruch des Kunden gerecht werden.

Neben der Vermeidung von Stdrgerauschen (NVH) bietet die Antriebsakustik mit
ihren Methoden zur Soundgestaltung ein unverzichtbares Instrument zur Erflllung
individueller Kundenwtiinsche. Zum Beispiel kdnnen aktive Systeme hierbei helfen,
dem Kunden die volle Erlebnis-Bandbreite zu ermdglichen: Diese reicht vom
lautlosen, hochautomatisierten Fahren, bei dem der Kunde seine verflgbare Zeit
produktiv nutzen kann, bis hin zum ausgepragten Sound-Erlebnis, welches die
Freude am "Selber-Fahren" unterstreicht.

Der Beitrag erlautert die Herausforderungen der Akustikentwicklung zukunftiger
Antriebe und stellt die Lésungsmaoglichkeiten zu deren Bewaltigung dar.



Gewichtsreduktion und verbesserte Akustik — Mogliche Vor-
teile eines Zylindergehauses aus Faserverbundwerkstoff

Lars-Fredrik Berg, Hans-Peter Kollmeier

Abstract

Car makers are under increasing pressure from legislators to improve fuel consump-
tion and reduce CO, emissions of their new vehicles. One way to achieve this is to
reduce vehicle weight: lowering a car’'s weight about 50 kg improves the fuel con-
sumption up to 2%, which results in a reduction of carbon emissions of up to 5 g of
CO./km. Much of this effort has been focused on integrating lightweight materials into
body parts, but the powertrain (which includes the engine) also accounts for a large
proportion of a vehicle’s weight. Until now, vehicle manufacturers have relied on
switching from cast iron to aluminum to reduce the weight of engine components
such as the cylinder block — the heaviest single part of almost every car. It is now
possible to incorporate parts made of polymer composites into cylinder blocks to re-
duce weight even further. Since phenolic composites have a much lower density than
aluminum (1.7 g/cm?® compared with 2.7 g/cm®), the replacement of aluminum parts
with composite will typically result in weight savings of around 20-30%.

Research on the use of polymer composites in the engine block has been ongoing
since the 1980s and experimental engines have been developed, but the manufac-
turing techniques used were not suitable for mass production. With ongoing material
and process developments this has now changed and in the next 3-5 years the first
cylinder housings and other large structures of internal combustion engines can be
manufactured from polymer composite materials and introduced into passenger car
and motorbike engines, replacing the aluminum components currently in use. Glass
fibre reinforced phenolic cylinder housings manufactured by injection molding deliver
the same performance as die-cast aluminum components but offer a significant re-
duction in weight, lower manufacturing costs and a better life cycle assessment. Ad-
ditional benefits include reduced heat radiation, lower engine noise and the elimina-
tion of corrosion-related issues.

The presentation gives an overview of the joint development between Fraunhofer
and SBHPP of a composite cylinder for a single cylinder research engine from the
conceptual design to the validation of prototypes. Furthermore the presentation high-
lights the results of acoustic tests to determine the behavior of a composite housing
made out of composite material in direct comparison to it’s aluminum reference parts.



Der neue 4-Zylinder Dieselmotor in der E-Klasse
- Das NVH-Konzept

Christoph Meier, Stefan Bikker, Peter Mayer

Abstract

The new 4-cylinder Diesel-engine OM654 combines best NVH-characteristics and
low weight with high power and a minimal fuel consumption. A comprehensive NVH-
concept was defined for the new engine development. The new crank-train and two-
part aluminum crankcase result in increased stiffness and a maximum reduction of
vibration while ensuring excitation and roughness are minimized, as well as friction
and weight. The material-concept details that the brackets, oil pan und head cover
are to be made from reinforced plastics. This combined with engine structure encap-
sulation again only adds to advantageous noise behavior and minimal weight of the
engine. Integrated insulation of the exhaust manifold, turbo-charger and hot-end also
further reduces noise and heat radiation. An NVH oriented combustion management
system, combined with scissor gears and acoustically optimized air ducts means nor-
mally annoying sounds become unremarkable.

Due to the stringent implementation of this NVH-concept, alongside the use of ad-
vanced simulation tools and the systematic adjustment of all components to ensure
the NHV targets are met, OM654 has the lowest vibration and sound levels, and
characteristic acoustic pattern possible, which leads to a superior driving perfor-
mance and high efficiency while maintaining minimal weight.

Kurzfassung

Der neue 4-Zylinder Dieselmotor OM654 kombiniert optimale NVH-Eigenschaften bei
niedrigstem Gewicht mit hoher Leistung bei ginstigem Verbrauch. Fur die Entwicklung
wurde ein umfassendes NVH-Konzept definiert. Mit geschrénktem Triebwerk und
zweiteiligem Kurbelgehduse aus Aluminium stellt es ein Minimum an Schwingungen
und das Optimum an Steifigkeit dar und minimiert Grundanregung und Rauigkeit wie
auch Reibleistung und Motorgewicht. Das Materialkonzept mit Motortragern, Olwanne
und Zylinderkopfhaube aus Kunststoff und mit der konsequenten Kapselung der Mo-
torstruktur bringt gunstigste Gerauscheigenschaften bei minimalem Gewicht. Die In-
tegraldammung von Abgaskrimmer, ATL und hot-end reduziert Warmestrahlung und
die Schallabstrahlung. Mit der NVH-gerechten Verbrennungsapplikation, durch ver-
spannte Zahnradern und der NVH-Auslegung der Luftfihrung werden auch die Stor-
gerdusche unauffallig.

Die stringente Umsetzung des NVH-Motorkonzeptes, der konsequente Einsatz von Si-
mulationsverfahren und die gezielte Abstimmung der Bauteile fihren zum Ziel: Hohe
Laufkultur, geringes Gerauschniveau und charakteristisches Klangbild — bei souvera-
ner Fahrleistung, hoher Wirtschaftlichkeit und geringstem Gewicht.
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In der neuen E-Klasse kommt der vollstandig neu
entwickelte 4-Zylinder Dieselmotor OM654 erst-
mals zum Einsatz (Vorganger: OM651). Die
Hauptziele der Entwicklung waren dabei die opti-
malen Komfort-Eigenschaften bei niedrigstem Ge-
wicht und eine hohe spezifische Leistung (+12%
zum Vorganger) bei gunstigem Verbrauch.
OMG654 ist der erste Motor der neuen Mercedes
Powertrain Architecture fur eine flexible Fertigung
mit hohem Gleichteile-Anteil.

Ein Grundelement dieser Architektur ist der Leichtbau auf Aluminium-Basis und die
Reibungsminimierung durch Stahlkolben fur ein kompaktes Aggregat mit einer spezi-
fischen Leistung von bis zu 90kW/| beim Diesel.

Dazu wurde ein Gesamtkonzept aufgesetzt, das von Anfang an alle NVH-Aspekte ent-
lang der Wirkketten von Luft- und Kérperschall berticksichtigt und das gesamte Aggre-
gat von der Auslegung des Triebwerks und der Struktureigenschaften bis zur Gestal-
tung von Kapselung und Dammung betrachtet (Bild 1). Insbesondere wurde auf das
Materialkonzept geachtet, so dass beste akustische Eigenschaften mit geringem Ge-
wicht realisiert werden konnten.

Akustik-Motorabdeckung
Integral-Dammung oben, vorn, hinten

Kriimmer, ATL Nt B & -
Hot-end -

NVH-Konzept Luftfiihrung,
integrierte Resonatoren

Motortrager
Kunststoff
Dammung

Kurbelgehause

NVH-Konzept geschranktes
Triebwerk mit Stahlkolben
und integrierten
Ausgleichswellen
NVH-Konzept Motorstruktur
mit zweiteiligem
Aluminium-Kurbelgehaduse

Olwanne

Kunststoff
Bedampfung

Bild 1: NVH-Konzept mit den wesentlichen MaRnahmen



In der digitalen Entwicklungsphase wurde daraufhin das Grundmotorkonzept ausgear-
beitet, das auf einem NVH-optimierten und geschrankten Triebwerk und einem zwei-
teiligen Kurbelgehduse aus Aluminium basiert. Die detaillierte CAE-Optimierung aller
Komponenten sorgte dafir, dass mit dem Konzept ein Minimum an Schwingungen und
das Optimum an Steifigkeit erreicht wird. Neu erarbeitete Zielkriterien, wie z.B. das
Rauhigkeitsmal3, welches den Einfluss der Struktureigenschaften des Grundmotors
auf das niederfrequente Klangbild beschreibt, kamen dabei erfolgreich zum Einsatz
(Bild 2). Die NVH-Zielwerte fur die Auslegung wurden dafir aus der CAE-Analyse mit
Simulationsmodellen des Vorgangers und des Wettbewerbs abgeleitet. So sind nicht
nur die Grundanregung und die Rauhigkeit, sondern auch die Reibleistung ( -6% zum
Vorgéanger) und das Motorgewicht ( -17% zum Vorganger) minimiert.

CAE-Modelle

Vorganger Wettbewerb

Auslegﬁngskriterium

RauhigkeitsmaR
Motorstruktur

\
1000 2000

Bild 2: Strukturvergleich mit Rauhigkeitsmafd

Zur Reduzierung der Korperschalleinleitung in die Karosserie wurden Motortrager in
Kunststoff abgestimmt auf die Aggregatelagerung entwickelt. Seit der weltweit erstma-
ligen Anwendung am V6-Diesel in der GL-Klasse kommt dieses Konzept in allen Neu-
entwicklungen zum Einsatz. Die Materialeigenschaften des Kunststoffs bieten gegen-
Uber der tblichen Aluminium-Konstruktion im héheren Frequenzbereich grof3e Vorteile
zur Minimierung von Stérgerauschen und zur Verbesserung des Klangbildes (Bild 3).
Durch Optimierung in der Simulation und die gezielte Abstimmung des Glasfaseran-
teils ist auch die Dauerfestigkeit dieser hochbeanspruchten Bauteile sichergestellt. Zu
den akustischen Vorteilen ergibt sich eine Gewichtseinsparung von ca. 30% gegen-
Uber den Ublichen Aluminiumtragern.
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Bild 3: Vergleich Motortrager  Kunststoff und Aluminium

Um das Drehmoment des Motors bei niedrigen Drehzahlen verbrauchsgunstig nutzen
zu konnen, wurde der Schwingungsdampfer im Drehmomentwandler mit dem
Fleihkraftpendel der 3. Generation wirkungsvoll weiterentwickelt. Damit wird die Torsi-
onsanregung des Triebstrangs minimiert und das Brummen bei niedertourigem Fahren
verhindert.

Die hochfrequenten Gerauschanteile aus Verbrennung, Hydraulik und Mechanik sind
bei Dieselmotoren eine besondere Herausforderung. Durch konsequente Kapselung
wurden hier beste Ergebnisse erzielt (Bild 4). Die Schallabstrahlung der freien Ober-
flachen der Aluminium-Struktur wird mit einer Dammung aus PU-Schaum wirkungsvoll
reduziert. Die Verwendung von Kunststoff fiir Zylinderkopfhaube und Olwanne kombi-
niert gunstigste Gerauscheigenschaften mit minimalem Gewicht.

Die vollstandige Integralddmmung von Abgaskrimmer, Turbolader, Katalysator und
Partikelfilter reduziert sowohl die Warmestrahlung wie auch die Schallabstrahlung auf
ein Minimum. Damit wird das Klangbild deutlich verbessert, weil die hochfrequenten
und impulshaltigen Gerausche reduziert sind. Zudem wird die thermische Belastung
der Bauteile im Motorraum deutlich geringer, so dass z.B. der Kunststoff-Motortrager
ohne zusatzliche Abschirmung eingesetzt werden kann.



Kapsel-Bauteile
PU-Schaum, Filz

Akustik-Bauteile
PA-Kunststoff

Bild 4: Kapsel- und Dadmmungsbauteile

Mit der NVH-gerechten Verbrennungsapplikation, insbesondere im Leerlauf-nahen
Bereich und in der Warmlaufphase, und mit der Regelung der Einspritzhydraulik zur
Minimierung des Injektor-Tickerns wird das Klangbild positiv gepragt. Die Luftfihrung
wurde mit Dampfern und Resonatoren, die in die Motorkapselung integriert sind, aus-
gelegt um das Miundungsgerausch akustisch zu gestalten. Gegen die leisen, aber |as-
tigen Storgerausche aus der Mechanik kommen u.a. verspannte Zahnrader im Aus-
gleichswellen- und Steuertrieb zum Einsatz, wobei im Antrieb der rechten Ausgleichs-
welle durch die geteilte Ausfiihrung des Umlenkrades eine Verspannfeder auf zwei
Zahneingriffe wirkt.

Eine besondere Herausforderung fur die Auslegung des Triebwerks war auch der
Stahl-Kolben in dem Aluminium-Zylinder. Eine optimierte Kolbenkontur und eine auf
die Schrankung abgestimmte Desachsierung des Kolbenbolzens wurden erarbeitet,
womit das Kolbentickern aus dem Anlagewechsel insbesondere im Zind-OT auf ein
unauffalliges Niveau gebracht wurde.

Die Summe der MalRnahmen und die abgestimmte Optimierung im Gesamtkonzept
zeigen den gewinschten Erfolg und erreichen die ambitionierten Ziele.
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Bild 5: Vergleich Gesamtpegel im Luftschall

So ist erreicht, dass auch mit der Aluminium-Konstruktion des Kurbelgehduses und
der Leistungssteigerung, der Gerauschpegel gegenuber dem Vorganger in allen Be-
triebszustanden und auch unter Volllast (Bild 5) deutlich reduziert ist.

Gleichermal3en wurde das Klangbild verbessert, sowohl im nieder- wie auch im hoch-
frequenten Bereich ergeben sich deutliche Vorteile (Bild 6).

| Klangspektrum

| T

5 dB(A)

1 l OM654

| Luftschall Motor Priifstand
7 Teillast 200Nm, 2000U/min

I I
1kHz 3.15kH 10kHz

Bild 6: Vergleich Klangbild mit Terz-Pegeln



Nicht nur im abgestrahlten Luftschall, sondern auch in der Kérperschalleinleitung tber
Motor- und Getriebelager und auch in der Drehschwingungsanregung des
Triebstrangs wurden gleichméafRig niedrige Pegel erzielt und so die besten Vorausset-
zungen fir die Integration in die Fahrzeugbaureihen geschaffen.

Die entscheidenden Elemente der NVH-Entwicklung waren eine klare Zieldefinition
und eine systematische Konzeptentwicklung. Die stringente Umsetzung des besten
NVH-Motorkonzeptes, der konsequente Einsatz neuester Simulationsverfahren und
die gezielte Abstimmung jedes einzelnen Bauteils fihrten zur Erreichung der Ziele:
Hohe Laufkultur, geringes Geréduschniveau und ein charakteristisches Klangbild — bei
souveraner Fahrleistung, hoher Wirtschaftlichkeit und geringstem Gewicht.



SIMULATION

Analyse von Kolbenbewegung und Korperschallverhalten
eines Pkw-Dieselmotors mittels 3D-EHD-Simulation

Johannes Seifriedsberger

Abstract

The present article is concerned with the investigation of the engine noise induced by
the piston slap of an actual passenger car Diesel engine. The focus is put on the
coherence of piston secondary movement, impact of the piston on the cylinder liner,
generated structure-borne noise excitation of the engine structure and the occurring
acceleration on the engine surface. Additionally, the influence of different cylinder
pressure traces is evaluated.

The analyses are conducted using an elastohydrodynamic multi-body simulation
model, taking into account geometry, stiffness and mass information of the single
components as well as considering the elastic and hydrodynamic behavior of the
piston-liner contact. A detailed description of the simulation model will be introduced in
the article.

The obtained results illustrate the piston secondary motion and the related structure-
borne noise on the engine surface. Detailed analyses of force and displacement in the
transversal engine axis as well as the angular displacement of the piston and its
derivatives are shown. Further on, the correlation between piston secondary
movement and the occurring acceleration on the outer crankcase surface is
investigated. Finally, different cylinder pressure traces are compared with respect to
their NVH behavior.

Kurzfassung

Der vorliegende Beitrag beschaftigt sich mit der Untersuchung des durch den
Kolbenschlag verursachten Motorgerausches, hier am Beispiel eines aktuellen Pkw-
Dieselmotors. Das Hauptaugenmerk liegt dabei auf dem Zusammenhang zwischen
Kolbensekundarbewegung, der dadurch hervorgerufenen Anregung der Motorstruktur
sowie den in weiterer Folge auftretenden Beschleunigungen an der Motoroberflache.
Das Verhalten wird dabei fur verschiedene Zylinderdruckverlaufe und damit
unterschiedliche Anregungen analysiert.

Fir die Untersuchungen kommt ein elastohydrodynamisches Mehrkorpersimu-
lationsmodell zum Einsatz, welches neben dem Input von Geometrie, Steifigkeits- und
Masseninformationen der einzelnen Komponenten auch das elastische und
hydrodynamische Verhalten im Kolben-Zylinder-Kontakt berlcksichtigt. Eine
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detaillierte Beschreibung des Simulationsmodelles wird im Rahmen dieses Beitrages
vorgestellt.

Die erhaltenen Resultate zeigen die auftretende Kolbensekundarbewegung sowie den
damitim Zusammenhang stehenden Koérperschall an der Motoroberflache. Im Rahmen
des Beitrages werden detaillierte Auswertungen der Verlaufe von Normalkraft und
Bewegung des Kolbens in Motorquerrichtung sowie des auftretenden
Kolbenkippwinkels vorgestellt. Weiters wird ein Zusammenhang zwischen Grdlken der
Kolbensekundarbewegung und den auftretenden Beschleunigungen an der
Motoroberflache abgeleitet. AbschlieRend wird der Einfluss unterschiedlicher
Zylinderdruckverlaufe im Hinblick auf das Akustikverhalten dargestellt.

1. Einleitung
1.1 Motivation

Den steigenden Komfortansprichen der Kunden folgend nimmt das Fachgebiet der
Fahrzeug- und Motorakustik einen immer grélieren Stellenwert im Prozess der
Fahrzeugentwicklung ein. Neben hdéheren Erwartungen hinsichtlich des
Fahrzeuginnengerausches kommt auch dem Auliengerausch als umweltbelastender
Faktor eine wachsende Bedeutung zu. Damit ist das akustische Verhalten neben
Kraftstoffeffizienz und Emissionsverhalten eine wichtige Optimierungsgrofe, sowohl
das Fahrzeuginnen- als auch AulRengerausch betreffend. Die Erflllung der
Anforderungen von Kunden und Umwelt wird zusatzlich durch den vermehrten Einsatz
von Leichtbaumaterialen sowie von alternativen Antriebskonzepten, beispielsweise
Hybridfahrzeugen, erschwert. Aufgrund dieser Herausforderungen gewinnen
hochgenaue Simulationsmethoden zur Bereitstellung eines in allen Bereichen
optimierten NVH-Verhaltens immer mehr an Bedeutung.

Das Gesamtfahrzeug weist eine Vielzahl an Gerauschquellen auf, wobei vorrangig
Wind- und Rollgerausche sowie das Antriebsgerausch von Bedeutung sind. Im Fall
von Verbrennungskraftmaschinen als Antriebsquelle hat das Motorgerausch als Teil
des Antriebsgerausches einen signifikanten Einfluss auf das Gerauschverhalten. Dies
trifft vor allem im Bereich geringer Fahrgeschwindigkeiten zu, da hier Roll- und
Windgerausche in den Hintergrund treten [12]. Aus diesem Grund kann durch eine
Optimierung des Motorgerausches das Gesamtgerauschverhalten merkbar verbessert
werden. Im Rahmen dieses Beitrages wird naher auf die Anregung der Motorstruktur
durch die auftretende Kolbensekundarbewegung eingegangen. Diese Anregung
resultiert in Schwingungen, welche als Luftschall abgestrahlt werden. Zu ihrer
Verringerung ist eine genaue Kenntnis der Kolbensekundarbewegung, ihrer
EinflussgroRen sowie der Zusammenhange mit der Korperschallentstehung
notwendig. Auf diese Punkte wird im Artikel detailliert eingegangen.

1.2 Ziele

Ziel der durchgefihrten Untersuchungen ist die Analyse des aufgrund der
Kolbensekundarbewegung auftretenden Motorgerausches und der Zusammenhange
zwischen Kolbenbewegung, Kolbenschlag und Kérperschall. Zur Anwendung kommt
dabei ein elastohydrodynamisches Mehrkorpersimulationsmodell, welches auf der
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Geometrie und den Zylinderdruckverlaufen eines aktuellen Pkw-Dieselmotors basiert.
Eine detaillierte Beschreibung des Simulationsmodelles ist in Kapitel 3 angeflhrt.

Die Vorhaben der im Rahmen des Projektes durchgeflhrten Simulationen kénnen wie
folgt definiert werden:

- Beschreibung und Auswertung der Kolbensekundarbewegung eines aktuellen
Verbrennungsmotors, sowohl im gefeuerten als auch geschleppten Zustand.

- Aufzeigen des Zusammenhanges zwischen Kolbensekundarbewegung und
auftretenden Beschleunigungen am Zylinderkurbelgehause.

- Auswertung des Einflusses unterschiedlicher Zylinderdruckverlaufe auf die
Kolbensekundarbewegung sowie die Kdrperschallcharakteristik.

- Bewertung unterschiedlicher Geometrieparameter wie Kolbenspiel und
Kolbenbolzendesachsierung.

Der letzte Punkt wird im Rahmen dieses Berichtes nur kurz behandelt. Tiefergehende
Ausflhrungen dazu sind in einer weiteren Veroffentlichung, [10], enthalten.

2. Theorie
2.1 Verbrennungsgerausch und mechanisches Gerausch

Grundsatzlich kann die Strukturanregung des Zylinderkurbelgehauses auf drei
Hauptursachen zurlckgefuhrt werden. Dies ist zum einen das direkte sowie indirekte
Verbrennungsgerausch und zum anderen das mechanische Gerausch [4,12]. Die von
Verbrennung und Kolben verursachten Schwingungen werden innerhalb der Struktur
als Korperschall tUbertragen und an der Motoraul3enseite als Luftschall abgestrahilt.
Abhangig von Material und Form des Korpers besitzt dieser ein von der Frequenz
abhangiges dampfendes Verhalten, die sogenannte Ubertragungsfunktion. Die
weitere Ubertragung von Korper- zu Luftschall wird durch den ebenso
frequenzabhangigen Abstrahlgrad beschrieben [2]. Aus diesem Grund beeinflusst die
Gerauschanregung von Verbrennung und auftretenden Massenkraften das von Fahrer
und Passanten wahrgenommene Gerduschverhalten. Der Ubertragungsweg vom
Brennraum in die Umgebung ist in Abbildung 1 schematisch fur das direkte
Verbrennungsgerausch  dargestellt und gilt analog fir das indirekte
Verbrennungsgerausch sowie das mechanische Gerausch.

Das direkte Verbrennungsgerausch wird durch den Druckanstieg im Brennraum
aufgrund der stattfindenden Verbrennung verursacht. Dieser wirkt wie ein Stof,
wodurch eine breitbandige Anregung aller Frequenzen erfolgt [9,12]. Speziell bei
direkteinspritzenden Dieselmotoren kommt es infolge der teilweise hohen
Umsatzraten zu grof3en Druckgradienten und damit zu einer starken Anregung [5]. Das
Anregungsspektrum ist von verschiedenen KenngrofRen des Zylinderdruckverlaufes
abhangig, vorrangig dem maximalen Zylinderdruck pg.x, dem maximalen
Druckanstieg (dp/d¢),.x sowie der maximalen Druckanstiegsgeschwindigkeit

(dp?/d* @) max [3]-
Das mechanische Gerausch entsteht durch Stéle in spielbehafteten Bauteile aufgrund

der Massenkrafte [7,12]. Beispielhaft kann hier der sogenannte Kolbenschlag
angefuhrt werden, welcher im nachsten Kapitel detaillierter beschrieben wird. Das
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mechanische Gerausch tritt auch im ungefeuerten Betrieb auf. Der zusatzliche
Druckanstieg durch die Verbrennung fuhrt zu Einflissen auf die
Kolbensekundarbewegung und damit auf den Kolbenschlag. Dieser Gerauschanteil
wird als indirektes Verbrennungsgerausch bezeichnet [12].

Anregungskraft
(Verbrennungskraft)
akustisch optimierte
Verbrennung

¥ Ubertragungsfunktion
N~ log Hv

log f

/ \ log a

versteifte Struktur

Kérperschall

log f

«‘/ \
opt. Verbrennung  °9°
+ versteifte Struktur

Abstrahlgrad

/ gpt Luftschall

log f

log f

opt. Verbrennung
/' + versteifte Struktur

’ Kérperschall (v)
Luftschall (p)

Abbildung 1: Ubertragungsweg: Verbrennungsgeréusch — Luftschall [2]

Das mechanische sowie das indirekte Verbrennungsgerausch sind vor allem im sehr
geringen sowie hohen Lastbereich bei Drehzahlen unterhalb von 2.000 min™ von
Bedeutung. Im unteren Teillastbereich hingegen dominiert das direkte
Verbrennungsgerausch aufgrund der auftretenden hohen Zindverzige und damit
einhergehend hohen maximalen Druckgradienten [6].

2.2 Kolbenschlag

Im Zusammenspiel von Kolben und Zylinder kann der gerauschverursachende
Mechanismus vorrangig im Kolbenschlag gefunden werden, welcher aufgrund der
Sekundarbewegung des Kolbens auftritt. Diese besteht in erster Linie aus einer
translatorischen Bewegung normal zur vertikalen Zylinderachse sowie aus einer
Verdrehung des Kolbens um die Kolbenbolzenachse [6]. Verursacht werden diese
Bewegungen durch die auftretenden Gas- und Massenkrafte, die Normalkrafte
aufgrund der Pleuelschragstellung, das notwendigerweise vorhandene Spiel zwischen
Kolben und Zylinder sowie das elastische Verhalten der Bauteile. Dies fuhrt zu
mehreren Anlagewechseln zwischen Kolben und Zylinderlaufbahn. Abhangig vom
Betriebspunkt kénnen hier bis zu zehn BerlUhrungswechsel wahrend eines
Arbeitsspieles auftreten [7]. Das Anschlagen des Kolbens an der Zylinderwand fihrt
zu einer breitbandigen Anregung des Kurbelgehauses. Das dabei generierte Gerausch
ist stark impulshaltig und aufgrund der hohen Zylinderdriicke am starksten im Bereich
des Zund-OTs [11]. Abbildung 2 zeigt beispielhaft den Verlauf der auftretenden
Kolbennormalkraft, welche die Kolbensekundarbewegung mafdgeblich beeinflusst.

Die Intensitat des Kolbenschlages steht in direktem Zusammenhang mit der Steifigkeit

der Beruhrungspunkte und mit der kinetischen Energie des Kolbens im Moment der
Beruhrung. Eine Reduzierung der erzeugten Anregung kann durch Optimierung der
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Kolbensekundarbewegung erreicht werden, um die wahrend des Einschlages auf die
Zylinderbuchse bzw. das Kurbelgehause uUbertragene Energie auf ein Minimum zu
verringern [6]. Umgesetzt werden kann dies durch eine entsprechende Wahi
bestimmter Geometrieparameter wie beispielsweise Kolbenspiel, Kolbenbolzen-
desachsierung oder Oberflachenprofile von Kolben- und Zylinder sowie durch eine
Reduzierung der aufgrund der Verbrennung entstehenden Anregung.

Um eine Optimierung dieser Parameter durchfuhren zu kdnnen ist die Kenntnis ihres
Einflusses auf die Kolbensekundarbewegung Voraussetzung [6].

[ Fs%@»&
s A A
BN AV

i Kurbelwinkel [°]

Seitenkraft Fg

Abbildung 2: Verlauf der Kolbenquerkraft wahrend eines Arbeitsspieles [6]

2.3 Bestimmung der Kolbensekundarbewegung

Die Bestimmung der Kolbensekundarbewegung kann sowohl experimentell als auch
durch die Anwendung von Simulationsmodellen umgesetzt werden. Eine
messtechnische Erfassung erfordert im Normalfall einen enormen Zeit- und
Kostenaufwand, beispielsweise aufgrund der notwendigen Sensorik und durch
unterschiedliche  Versuchsteile zur Festlegung der zuvor angeflhrten
Geometrieparameter. Aus diesem Grund erscheint es sinnvoll, die Messung auf
wenige, zielfUhrende Varianten zu beschranken. Dies kann durch die Anwendung
verschiedener Simulationsmethoden erreicht werden, welche sich in ihrer Genauigkeit
und Komplexitat unterscheiden.

Grundsatzlich erfordert die simulative Bestimmung der Kolbensekundardynamik die
Verwendung von Mehrkérpermodellen. Diese bendtigen zur Berechnung eine
mdglichst detaillierte Vorgabe von Masse und Geometrie der einzelnen Korper. Eine
weitere Erhdhung der Genauigkeit kann durch die zusatzliche Berucksichtigung des
elastischen Verhaltens der untersuchten Bauteile erreicht werden. Damit werden auch
Verformungen miteinbezogen, welche einen deutlichen Einfluss auf die
Sekundardynamik des Kolbens haben. Soll zusatzlich das hydrodynamische Verhalten
des Olfiimes zwischen Kolben und Zylinderlaufbahn in die Simulation miteinflieRen,
erfordert dies die Anwendung von elastohydrodynamischen Modellen. Dadurch kann
die Genauigkeit der Ergebnisse weiter gesteigert werden, jedoch zu Lasten der
bendtigten Rechenzeit.

Um im vorliegenden Fall mdglichst detaillierte und realitatsgetreue Ergebnisse zu
erhalten kommt ein elastisches Mehrkdrpermodell mit einem elastohydrodynamischen
Kontakt zwischen Kolben und Zylinderlaufbahn zum Einsatz. Eine detaillierte
Beschreibung dieses Kontaktes bzw. des gesamten Modelles ist im nachsten Kapitel
angefuhrt.
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3. Modelldesign

Das im Anschluss beschriebene Simulationsmodell wurde mit Hilfe des
Softwarepaketes AVL EXCITE Power Unit 2013.1 aufgebaut. Fir die dazu
notwendigen Vorarbeiten kam die Software SIMULIA Abaqus 6.12 zum Einsatz.

Das Modell basiert auf dem Zylinderkurbelgehause eines aktuellen Pkw-Dieselmotors
mit einem Einzelhubraum von etwa 0,5 Litern. Die Oleigenschaften wurden fiir ein
Motordl der Spezifikation OW-30 definiert. Untersucht wurde ein zyklusrelevanter
Lastpunkt mit einem indizierten Mitteldruck von 3,75 bar bei einer Drehzahl von
1.750 min™".

3.1 Layout des Simulationsmodelles

Abbildung 3 zeigt den schematischen Aufbau des verwendeten Simulationsmodelles
in AVL EXCITE. Das Modell unterteilt sich in mehrere Subsysteme, bestehend aus
elastischen Bauteilen, welche durch unterschiedliche Arten von Knotenpunkten
miteinander verbunden sind. Zur Erreichung einer hohen Recheneffizienz ist es
zielfuhrend, die Anzahl der elastohydrodynamischen (EHD) Kontakte als auch der
abgebildeten Zylinder so gering als mdglich zu halten. Das jeweils sinnvolle Minimum
ist dabei abhangig von Anwendungsbereich und geforderter Genauigkeit der

Ergebnisse.
EPIL
F-T123
Piston1 ‘— CRKC
— .
i Head
EPIL_Skirt

REVO REVO
PistonPinR1 O O PistonPinF1

6;@1

REVO
O SmallEnd1

i Conrod1

REVO
O BigEnd1

‘ B-Pin1

Abbildung 3: Schematischer Aufbau des EHD-Simulationsmodelles




Fir die Bestimmung der Kolbensekundarbewegung und ihres Zusammenhangs mit
der Korperschallentstehung ist die Anwendung eines Einzylinder-Modells mit einer
reduzierten Anzahl an EHD-Kontakten zielfUhrend. Im Hinblick auf die gezielten
Untersuchungen der Korperschallentstehung im Kolben-Zylinder-Verbund wird ein
EHD-Kontakt als Verbindung von Zylinderlaufbahn und Kolbenhemd verwendet. Der
Einsatz eines weiteren EHD-Kontaktes im Bereich der Kolbenkrone ist im betrachteten
Fall aufgrund der Geometrie des oberen Kolbenbereiches nicht erforderlich. In
Relation zum Durchmesser des Kolbenhemdes ist jener der Kolbenkrone geringer,
wodurch in diesem Bereich, flr unterschiedliche Zylinderdricke sowie
Geometrievarianten, kein Kontakt auftritt. Dies konnte durch die Anwendung eines
Simulationsmodelles mit zwei EHD-Kontakten zu Beginn der Untersuchungen
bestatigt werden.

Der elastohydrodynamische Kontakt wird als sogenannte Elastic Piston-Liner (EPIL)
Connection, [1], definiert. Darin werden die hydrodynamischen Eigenschaften des
Kontaktbereiches unter Verwendung der Reynolds-Gleichung abgebildet. Zusatzlich
zum hydrodynamischen Kontakt kann auch Festkdrperkontakt auftreten. Dieser wird
im vorliegenden Fall mittels eines Greenwood & Tripp Modells berechnet. Um eine
mdglichst exakte Umschaltung zwischen hydrodynamischem und Festkorperkontakt
zu ermdglichen, wurden an Zylinderlaufbahn und Kolbenhemd Messungen der
Oberflachenrauigkeit durchgefiihrt und dem Modell vorgegeben. Kontakte ohne
relevanten Einfluss auf die Korperschallentstehung von Kolben und Zylinder werden
durch sogenannte Revolute (REVO) Joints dargestellt. Dies sind vereinfachte Kontakte
mit linearen bzw. nicht-linearen Feder/Dampfer-Funktionen [1].

3.2 Vorarbeiten und Inputdaten

Zur Berucksichtigung des elastischen Bauteilverhaltens, im vorliegenden Fall von
Zylinderkurbelgehause, Kolben, Pleuel und Zylinderkopf, sind diverse Vorarbeiten
notwendig. Im Rahmen dieser wird die komplexe Struktur der Motorbauteile auf
Masse- und Steifigkeitsmatrizen reduziert. In den Kontaktbereichen, beispielsweise
zwischen Kolben und Zylinderlaufbahn oder Kolbenbolzen und kleinem Pleuelauge,
werden an gezielten Positionen Knotenpunkte mit definierten Freiheitsgraden erstellt.
Der linke Bereich von Abbildung 4 zeigt die einzelnen Schritte am Beispiel des Pleuels.
Basierend auf einem 3d-CAD-Modell des Bauteils wird ein finite-Elemente-Modell
erstellt. Im Anschluss wird im Rahmen des Kondensationsprozesses die Anzahl der
zu berucksichtigenden Freiheitsgrade bei moglichst gleichbleibenden dynamischen
Eigenschaften des Bauteils reduziert. Das kondensierte Bauteil wird nachfolgend dem
Simulationsmodell als Eingabedatei vorgegeben. WeiterflUhrende Informationen zum
beschriebenen Kondensationsprozess konnen in der Literatur, beispielswiese in [8],
nachgelesen werden. Da der Schwerpunkt der durchgefihrten Untersuchungen auf
dem NVH-Verhalten des Zusammenspieles von Kolben und Zylinderkurbelgehause
sowie der Kolbensekundarbewegung an sich liegt, werden Bauteile wie Kurbelwelle,
Einspritzsystem oder Nockenwelle bewusst nicht im Modell berlcksichtigt, um die
bendtigte Rechenzeit moglichst gering zu halten.

Neben Eingabedaten zur Abbildung des elastischen Verhaltens der Bauteile sind

weiters detaillierte Geometrieangaben notwendig. Dies betrifft in erster Linie die Form
von Kolbenhemd und Zylinder sowie die auftretenden Verformungen aufgrund von
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Montage (Kaltverformung) und erhdhten Bauteiltemperaturen im Betrieb
(Warmverzlge). Die Zylinderform inklusive Kaltverformung wurde durch Vermessung
eines Zylinderkurbelgehauses mit verschraubtem Zylinderkopf ermittelt und dem
Modell vorgegeben. Zur Bestimmung der auftretenden Warmverziige wurden die daftr
relevanten Temperaturen an einem gefeuerten Versuchstrager aufgezeichnet. Dazu
wurden mehrere Temperaturmessstellen an den entsprechenden Stellen angebracht,
um die Temperaturprofile von Kolben und Zylinderlaufbahn flr den betrachteten
Lastpunkt zu erhalten. Diese Temperaturen dienen infolge als Inputdaten fir die
Warmverzugsberechnung. Weitere wichtige Inputdaten flr das Modell sind die
Olviskositat in Abhangigkeit von Oltemperatur, -druck und Scherrate, Angaben zur
Rauigkeit von Zylinder- und Kolbenoberflache sowie die Vorgabe von
Zylinderdruckverlaufen aus durchgeflhrten Prifstandsmessungen. Im betrachteten
Simulationsmodell wirkt der vorgegebene Zylinderdruck nur auf die Oberflache des
Kolbens, nicht aber auf die umliegenden Flachen von Zylinderkurbelgehause und
Zylinderkopf. Dadurch werden Einfliusse des direkten Verbrennungsgerausches auf
das Kdorperschallverhalten des Kurbelgehauses vermieden.
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Abbildung 4: Umwandlung 3d-CAD-Modell in kondensiertes Modell (links), notwendige Inputdaten fiir
das EHD-Simulationsmodell (rechts)

Abhangig von Drehzahl und Last des Motors andern sich die auftretenden
Temperaturen und damit die vorhandenen Warmverztige. Aus diesem Grund mussen
diese Daten fir jeden Lastpunkt entsprechend adaptiert werden, wodurch die Anzahl
der analysierbaren Lastpunkte entsprechend der Kenntnis dieser Temperaturen
eingeschrankt ist. Im vorliegenden Beitrag wird vorrangig auf die Ergebnisse des
Lastpunktes 1.750 min™ und 3,75 bar indiziertem Mitteldruck eingegangen, welcher in
diversen Testzyklen wie NEFZ oder FTP-75 grof3e Relevanz besitzt.

Das zusammengesetzte Simulationsmodell inklusive aller relevanten Eingabedaten ist
in Abbildung 4 dargestellt. Der Zylinderkopf, welcher einen entscheidenden Einfluss
auf die Steifigkeit von Kurbelgehduse und Zylinderlaufbahn hat, ist aufgrund einer
besseren Visualisierbarkeit nicht dargestellt, wird in der Simulation aber verwendet.
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4. Ergebnisse

Wie bereits in Kapitel 1.2 dargelegt kann als Hauptziel der Untersuchungen die
Bestimmung der auftretenden Kolbensekundarbewegung sowie deren Einfluss auf das
Korperschallverhalten des Zylinderkurbelgehduses, sowohl in Abhangigkeit
unterschiedlicher Zylinderdruckverlaufe als auch Geometrieparameter, angefuhrt
werden. In diesem Kapitel werden Ergebnisse aus den durchgefihrten Simulationen
vorgestellt. Die Verlaufe in den Diagrammen basieren dabei auf dem in Abbildung 5
dargestellten Koordinatensystem:

- X: Motorlangsachse, positiv in Kupplungsrichtung
- y: Motorquerachse, positiv in Richtung Druckseite
- z: vertikale Motorachse

Abbildung 5: Orientierung des verwendeten Koordinatensystems

Die Druckseite (DS) beschreibt jenen Bereich der Zylinderlaufbahn, der nach dem
Zund-OT und wahrend des Expansions- bzw. Arbeitshubes mit dem Kolben in Kontakt
steht. Entscheidend flr die Lage der Druckseite ist dabei die Drehrichtung des Motors.
Im Fall der analysierten Motorkonfiguration befindet sich die Druckseite auf Seite der
Auslasskanale. Die in den Diagrammen dargestellte Kolbenquerkraft ist jene Kraft, die
auf den Kolben selbst wirkt. Ein Kontakt mit der Druckseite fuhrt daher zu negativen
Werten dieser Kraft. Der Kolbenkippwinkel a beschreibt die Verdrehung des Kolbens
um seine Kolbenbolzenachse. Zur Auswertung dieser Verdrehung wird die Rotation
eines zusatzlichen Knotens in der Mitte der Kolbenbolzenachse betrachtet. Durch
entsprechend gewahlte Anbindungen wird diesem Knoten die Bewegung des Kolbens
aufgepragt. Alle Gber Grad Kurbelwinkel dargestellten Diagramme zeigen immer einen
gesamten Arbeitszyklus (entspricht 720 °KW). Mit Ausnahme der in Abbildung 6
dargestellten Zylinderdruckverldufe entstammen alle gezeigten Ergebnisse der
Simulation.

Die Analyse des Einflusses unterschiedlicher Anregungen aufgrund verschiedener
Zylinderdruckverlaufe basiert auf den in Abbildung 6 dargestellten Druckverlaufen,
welche dem Simulationsmodell vorgegeben werden. Die schwarze Kurve stellt dabei
die Serienbedatung des Versuchsmotors dar, welcher parallel zu den Simulationen am
Prifstand vermessen wurde. Der strichlierte blaue Verlauf beschreibt eine Bedatung
mit einem spateren Einspritzzeitpunkt, wodurch sowohl Pilot- als auch
Hauptverbrennung deutlich weniger ausgepragt im Druckverlauf auftreten, jedoch
merkliche Nachteile im Wirkungsgrad entstehen. Als dritte Variante wird dem
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Simulationsmodell nur der Druck aufgrund der stattfindenden Verdichtung ohne
Verbrennung aufgepragt, hier strichpunktiert dargestellt.
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Abbildung 6: Dem Simulationsmodell vorgegebene Zylinderdruckverldufe

In den Kapiteln 4.1 und 4.2 wird naher auf die auftretende Kolbensekundarbewegung,
den Zusammenhang mit den entstehenden Beschleunigungen an der
Kurbelgehauseoberflache sowie auf die Betrachtung dieser Beschleunigungen im
Frequenzbereich eingegangen. Alle hier gezeigten Ergebnisse basieren auf dem
Druckverlauf der Serienbedatung (vgl. Abbildung 6: ,Basis®). Kapitel 4.3 beschreibt in
weiterer Folge die Auswirkung der in Abbildung 6 dargestellten Druckverlaufe,
wahrend in Kapitel 4.4 kurz auf den Einfluss unterschiedlicher Desachsierungen und
Kolbenspiele eingegangen wird.

4.1 Kolbenbewegung und Korperschallverhalten

Basierend auf einer Konfiguration von Kolbenspiel und Kolbenbolzendesachsierung,
welche in ahnlicher Form in einer Vielzahl aktueller Pkw-Motoren eingesetzt wird, soll
in einem ersten Schritt die auftretende Kolbensekundarbewegung naher ausgewertet
werden. Im Detail handelt es sich um ein Kolbenspiel von 60 um sowie um eine
Kolbenbolzendesachsierung von 0,5 mm in Richtung Druckseite.

In den Diagrammen 1 bis 3 von Abbildung 7 sind die Kolbenquerkraft, die
Verschiebung des Kolbens in y-Richtung sowie die Verdrehung des Kolbens um die
Kolbenbolzenachse dargestellt. Es ist erkennbar, dass im Fall von allen drei Verlaufen
die groBten Anderungen nahe des Ziind-OTs auftreten, da in diesem Bereich die
hdchsten Zylinderdricke aufgrund von Kompression und Verbrennung vorherrschen.
Im Bereich des oberen Totpunktes kommt es zum Anlagewechsel von der
Gegendruckseite, mit welcher der Kolben wahrend des Verdichtungshubes in Kontakt
ist, zur Druckseite. Dieses Verhalten lasst sich gut in den Verlaufen von
Kolbenquerkraft und Kolbenposition erkennen.

Daruber hinaus kann festgestellt werden, dass im Vergleich zur y-Position und zur

Verdrehung des Kolbens die Anderung des Kolbenquerkraft bereits bei einer frilheren
Kurbelwinkelposition beginnt. Dieses Verhalten wird durch die Schragstellung des
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Kolbens verursacht, wodurch es am Beginn des Anlagewechsels zu einer simultanen
Beruhrung auf Druck- und Gegendruckseite kommt. Die Anwendung einer
Kolbenbolzendesachsierung ermdglicht dabei die Beeinflussung der auftretenden
Kolbenschragstellung. Beispielsweise fuhrt eine Verschiebung der
Kolbenbolzenachse in Richtung Druckseite bereits vor dem oberen Totpunkt zu einem
positiven Moment um die Kolbenbolzenachse. Als Konsequenz ergibt sich, dass beim
Anlagewechsel der erste Kontakt an der Druckseite zwischen Kolben und
Zylinderlaufbahn im Bereich des deutlich elastischeren unteren Kolbenhemdes auftritt.
Aufgrund der dort entstehenden grofleren Deformationen und der verlangsamten
Bewegung der weniger elastischen Kolbenkrone kommt es zu einer Verringerung der
Aufprallintensitat und damit zu einem weniger ausgepragten Kolbenschlag sowie zu
akustischen Vorteilen.

Zylinderdruckverlauf: Kolbenspiel: 60 um
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> 3000 ‘ - ‘ - 40 E
: Diagramm 1 : Diagramm 4
~ 2000 - : ; 130~
E 20 <
< 1000 10 X
9] 0 =
S 0 )
(o —_
§-1ooo 10
5 -2000 | : 20 2
-3000 : : 30 3
o
0.06 : - A : . ;] 0003 &
. lagramm . lagramm
E 003 DS ‘ s | EAMM >} 5,002 2
< -0.001 g
< 0.00 £
S e o 0.000 Z
g 0.03 < -0.001 ,§
[a W
L -0.06 : ‘ <-0.002 T
-0.09 1 ‘ -0.003 ©
0.20 ‘ 0.008 «
g Diagramm 3 3 Diagramm 6 E
o ‘ -0.004
g 0.10 }3
= G}
3 0.000 ©
S 0.00 &
g -1 -0.004 NQ
Z 3
¥ .0.10 11— 0008
-360 -270 -180 -90 ZOT 90 180 270 360 -360-270-180 -90 ZOT 90 180 270 360

Kurbelwinkel ¢ / °KW Kurbelwinkel ¢ / °KW

Abbildung 7: Kolbenquerkraft sowie Kolbensekundéarbewegung (links), Beschleunigung an der
Kurbelgehduseoberflache und Zusammenhang mit der Kolbenbewegung (rechts)

Im Anschluss an die Kolbenbewegung wird naher auf das Koérperschallverhalten des
Kurbelgehauses eingegangen. In Diagramm 4 in Abbildung 7 ist die berechnete
Beschleunigung an der Kurbelgehduseoberflaiche wahrend eines Arbeitsspieles
dargestellt. Die ausgewertete Position befindet sich dabei im oberen Bereich der
Zylinderlaufbahn an der auReren Kurbelgehauseoberflache auf der Druckseite. Diese
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Lage wurde im Hinblick auf eine mdglichst gute Detektierbarkeit der
Kdrperschallanregung aufgrund des Kolbenschlages gewahlt, da in diesem Fall
angenommen werden kann, dass aufgrund des dominierenden aulieren
Kdrperschallleitweges vor allem im oberen Bereich des Zylinderblockes eine Anregung
auftritt [6]. Erwartungsgemall lassen sich auch im Fall der Beschleunigung die
hochsten Werte im Bereich des oberen Totpunktes erkennen. Weitere, kleinere
Amplituden zeigen sich im Bereich der beiden unteren Totpunkte. Diese kdnnen durch
die quasi nicht existenten Gaskrafte erklart werden, wodurch es nur zu einer sehr
geringen Schragstellung des Kolbens (vgl. Abbildung 7, Diagramm 3) und infolge zu
freien Bewegungsphasen und mehreren kleineren Berihrungen kommt.

Eine gute Korrelation zwischen Kolbensekundarbewegung und am Kurbelgehause
auftretenden Beschleunigungen lasst sich vor allem flr zwei Parameter identifizieren.
Zum einen ist dies die Beschleunigung des Kolbens in Motorquerrichtung und zum
anderen die Winkelbeschleunigung des Kolbenkippwinkels. Beide Falle entsprechen
der zweiten Ableitung der jeweiligen GrofRe nach der Zeit bzw. dem Kurbelwinkel. Die
Verlaufe sind in den Diagrammen 5 und 6 in Abbildung 7 dargestellt. Der Vergleich der
Verlaufe mit jenem der Beschleunigung an der Kurbelgehauseoberflache zeigt deutlich
den vorhandenen Zusammenhang. Eine versuchsweise Verschiebung der Anregung
und damit der Position der Beschleunigungsausschlage, z.B. durch einen dem
Simulationsmodell vorgegebenen zeitlich verschobenen Zylinderdruckverlauf, fihrt zu
einer simultanen Verschiebung der Ableitungen von Kolbenposition und Kippwinkel,
wodurch die getatigte Aussage bestatigt wird.

4.2 Analysen im Frequenzbereich

Eine Uberfiihrung der berechneten Beschleunigungen am Zylinderkurbelgehduse vom
Zeit- in den Frequenzbereich zeigt Abbildung 8. Eine derartige Darstellung ermoglicht
Aussagen uber die im Signal vorrangig vorhandenen Frequenzbereiche. Auf Basis
dieser Information kann unter Zuhilfenahme des in Kapitel 2.1 angeflhrten
Abstrahigrades der zu erwartende Luftschall ermittelt werden. Im Detail zeigt
Abbildung 8 eine Fast Fourier Transformation der berechneten Beschleunigung bis zu
einer Frequenz von 5 kHz. Die FFT basiert dabei auf den Daten eines gesamten
Arbeitszyklus (= 2 Umdrehungen). Dargestellt ist sowohl das Verhalten an der
Kurbelgehauseaulenseite als auch jenes an der Oberflache der Zylinderlaufbahn. Der
analysierte Punkt an der Gehauseaulienseite entspricht dabei jenem, der bereits in
Abbildung 7, Diagramm 4 verwendet wurde. Die Position an der Zylinderlaufbahn
befindet sich auf derselben Hohe, gleichermalien auf der Druckseite.

Es ist gut erkennbar, dass an der aul3eren Oberflache in erster Linie Frequenzen im
Bereich von 1,5 bis 3 kHz die hochsten Amplituden aufweisen, mit einem Maximum im
Umfeld von etwa 1,8 kHz. Die Betrachtung des Verlaufes an der inneren Oberflache
zeigt in diesem Bereich ein ahnliches Verhalten, es treten jedoch auch bei anderen
Frequenzen hdhere Beschleunigungsamplituden auf, beispielsweise bei etwa 800 bis
900 Hz. Die Differenz zwischen den beiden Verlaufen kann auf die dampfende
Wirkung der Struktur zurtckgefuihrt werden. Aus diesem Grund kann angenommen
werden, dass das analysierte Kurbelgehause vor allem im Bereich von 1,5 bis 3 kHz
eine geringere Strukturdampfung aufweist.
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Da im verwendeten Simulationsmodell der Zylinderdruck nur auf den Kolben, nicht
aber auf die umliegenden Brennraumwande von Kurbelgehduse und Zylinderkopf
aufgepragt wird, findet das direkte Verbrennungsgerausch keine Berlcksichtigung.
Des Weiteren kdnnen aufgrund der nicht vorhandenen Bauteile wie Einspritzsystem,
Nockenwelle, Kurbelwelle bzw. diverser Nebenaggregate dahingehende Einflisse
ausgeschlossen werden. Eine Zuordnung der auftretenden Anregungen und
Beschleunigungen zu indirektem Verbrennungsgerausch und mechanischem
Gerausch ist somit mdglich. Die Durchfihrung einer Short Term Fast Fourier Analyse
und damit die Auswertung der Fourier Transformation fur kirzere Zeitblocke unter
Verwendung entsprechender Hanning Fenster ermdglicht die Verbindung der
auftretenden Frequenzen mit bestimmten Zeitbereichen des Arbeitszyklus. Die
vorhandenen Spitzen zwischen 1,5 und 3 kHz kdnnen dabei eindeutig dem Bereich
um den Zund-OT zugeordnet werden.

Auswerteposition Beschleunigung:
AuBenseite Kurbelgehduse, DS Kolbenspiel: 60 um
......... Zylinderwand, DS Desachsierung: DS | 0,5 mm

14
1.2
1.0
0.8
0.6

" - . et Y

047 L " :
. . . e’ -
. te . PCARY 4

FFT Beschleunigung,q,, / m/s?

0.2F

0.0 | | |
0 1000 2000 3000 4000 5000

Frequenz / Hz

Abbildung 8: Fast Fourier Transformation der Beschleunigungen an der inneren (Zylinderlaufbahn)
und &dulBeren Oberfldache des Zylinderkurbelgehduses

4.3 Einfluss unterschiedlicher Zylinderdruckverlaufe auf Kolbenbewegung
und Korperschallverhalten

Der Verlauf des Zylinderdrucks beeinflusst das Sekundarbewegungsverhalten des
Kolbens und damit die Intensitat des auftretenden Kolbenschlages im Bereich um den
Zind-OT. Die Auswirkungen unterschiedlicher Druckverlaufe auf GroRen wie
Kolbenquerkraft, Kippwinkel und Beschleunigungen am Zylinderkurbelgehause
werden im Rahmen dieses Kapitels naher behandelt. Zur Anwendung kommen die
bereits in Abbildung 6 dargestellten Zylinderdruckverlaufe, welche dem
Simulationsmodell vorgegeben werden.

Abbildung 9 zeigt einen Vergleich zwischen Basisbedatung und einer deutlichen

Spatverschiebung der Einspritzung, wodurch sich der in Abbildung 6 als blaue Kurve
dargestellte gleichmaligere Druckverlauf mit weniger ausgepragter Pilot- und
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Hauptverbrennung ergibt. Die in Abbildung 9 in den Diagrammen 1 und 2
aufgetragenen Verlaufe von Kolbenquerkraft und Kolbenkippwinkel zeigen, dass es
dadurch sowohl zu einer geringeren druckseitigen Belastung zwischen Kolben und
Zylinderlaufbahn als auch zu weniger gro3en Schragstellungen des Kolbens kommt.
Deutlich ausgepragter als die Unterschiede in den Absolutwerten der Schragstellung
sind die Verlaufe der zweiten Ableitungen, sowohl von Kippwinkel als auch
Kolbenposition in y-Richtung. Hier zeigt sich teilweise eine Reduzierung der
Maximalwerte um bis zu 50 %. In weiterer Folge lasst sich auch im Fall der an der
aulBeren Kurbelgehauseoberflache analysierten Beschleunigung eine signifikante
Abnahme feststellen. Der in Kapitel 4.1 beschriebene Zusammenhang zwischen den
zweiten Ableitungen von Kippwinkel/Kolbenquerbewegung und den
Beschleunigungen am Kurbelgehause wird hier nochmals verdeutlicht.

Zylinderdruckverlauf:
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Abbildung 9: Unterschiedliche Zylinderdruckverlédufe als Anregung — Vergleich Basis (schwarz) zu
spéter Einspritzlage (blau)

Die Uberfiihrung des Beschleunigungsverlaufes vom Zeit- in den Frequenzbereich gibt

die verminderte Anregung noch deutlicher wieder. Jener Bereich zwischen 1,5 und
3 kHz, welcher im Fall der Basisbedatung die groften Beschleunigungsamplituden
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aufweist, ist im Fall der spateren Einspritzlage nicht mehr auffallig. Die zusatzliche
Auswertung des Frequenzspektrums an der Zylinderlaufbahn zeigt héhere Amplituden
nur im Bereich bis etwa 1.000 Hz. Diese befinden sich auf einem ahnlichen Niveau wie
jene der Basisbedatung, werden jedoch in beiden Fallen durch die Struktur so gut wie
vollstandig reduziert.

Zusatzlich zu den beiden im gefeuerten Betrieb aufgenommenen
Zylinderdruckverlaufen wird im Anschluss eine Variante ohne Verbrennung betrachtet,
wodurch der Schleppbetrieb des Motors abgebildet wird. Wie in Kapitel 2.1 angefuhrt,
tritt das mechanische Gerausch aufgrund der vorhandenen Massenkrafte auch im
geschleppten Betrieb auf. Den Einfluss der Verbrennung auf die Kolbenbewegung
stellt das indirekte Verbrennungsgerausch dar. Ein Vergleich von gefeuertem zu
geschlepptem Betrieb ermdglicht somit die Separation dieser beiden Gerauschanteile.
In Abbildung 10 sind die entsprechenden Kurven dargestellt.
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Abbildung 10: Unterschiedliche Zylinderdruckverldufe als Anregung — Vergleich Basis (schwarz) zu
spéter Einspritzlage (blau) und Schleppbetrieb (grau)
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Deutlich erkennbar ist der Unterschied im Verlauf der Kolbenquerkraft nach dem
oberen Totpunkt, wohingegen der Kolbenkippwinkel relativ ahnlich verlauft wie jener
bei spater Einspritzlage. Im Fall der zweiten Ableitungen von y-Position und Kippwinkel
des Kolbens sowie im Verlauf der Beschleunigung an der Kurbelgehauseoberflache
kann im geschleppten Fall eine weitere Reduzierung der Amplituden festgestellt
werden, die Unterschiede zur Variante mit spater Einspritzlage sind jedoch
verhaltnismaRig gering. Dieses Verhalten zeigt sich auch im Frequenzspektrum der
Beschleunigung, welches flir den geschleppten Fall nur eine geringflgige
Verringerung der Amplituden erkennen lasst.

Die in den Frequenzspektren enthaltenen Informationen sind in Tabelle 1 zur
leichteren Vergleichbarkeit zu Pegeln zusammengefasst. Als Bezugswert fur die
Pegelbildung wurde dabei 10° m/s? verwendet. Die Berechnung erfolgte entsprechend
Gleichung (1), wobei a, den Bezugswert und a; die einzelnen
Beschleunigungsamplituden aus der Fourier Analyse darstellen. Die Summe umfasst
die Frequenzen bis 5 kHz.

a; 2
0

L

Tabelle 1: Aus den Simulationsergebnissen berechnete Beschleunigungspegel an der
Zylinderkurbelgehduseoberfldche flir die betrachteten Zylinderdruckverldufe

Beschleunigungspegel an

Zylinderdruckverlauf Oberfliche des ZKGH

Basis 127,1 dB
SOl spat 116,7 dB
Schub 115,5 dB

Zwischen den Varianten ,Basis” und ,SOI spat ergibt sich ein Unterschied von etwa
10 dB, wahrend dieser zwischen ,SOI spat® und ,Schub® nur etwa 1 dB betragt.
Aufgrund der konstanten Drehzahl kommt es zu keinen Anderungen beim
mechanischen Gerdusch, wodurch die Differenz auf eine Anderung des indirekten
Verbrennungsgerausches zurlickgefuhrt werden kann. Daraus lassen sich bei reiner
Betrachtung des durch den Kolbenschlag angeregten Korperschalls die beiden
folgenden Punkte ableiten:

— Der Unterschied in den Beschleunigungen an der Kurbelgehauseoberflache
zwischen Schubbetrieb und niedriglastigen gefeuerten Betriebspunkten, welche
einen sehr gleichmaRigen und "runden" Druckverlauf aufweisen, ist
verhaltnismalig gering. In diesem Fall dominiert das mechanische Gerausch das
Gesamtgerausch.

- Im Fall von Druckverlaufen mit starker ausgepragter Verbrennung kommt es
jedoch zu einer merkbaren Erhdhung der Beschleunigungsamplituden und
-pegel. In diesem Fall hat das indirekte Verbrennungsgerausch einen deutlichen
Einfluss auf das Korperschallverhalten des Zylinderkurbelgehauses und
beeinflusst das Gesamtgerausch.
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Eine Optimierung der durch die Verbrennung entstehenden Anregung fuhrt daher im
letzteren Fall nicht nur zu Vorteilen im direkten Verbrennungsgerausch, sondern auch
zu einer Verringerung des indirekten Anteiles.

4.4 Variation Kolbenspiel und Kolbenbolzendesachsierung

AbschlieRend wird in diesem Kapitel kurz auf den Einfluss der Geometrieparameter
Kolbenspiel und Kolbenbolzendesachsierung eingegangen. Fuir detailliertere
Ausflhrungen dazu sei auf [10] verwiesen. Beide genannten Parameter kénnen das
Kdrperschallverhalten des Zylinderkurbelgehauses signifikant beeinflussen. Um eine
ideale Kombination hinsichtlich Gerausch- als auch Reibungsverhalten zu erhalten,
wurden im Rahmen des Projektes verschiedene Kombinationen untersucht. Die
Variation erstreckt sich im Fall der Desachsierung von 1,5 mm zur Druckseite bis hin
zu 1 mm zur Gegendruckseite sowie im Fall des Kolbenspieles von 40 um bis hin zu
sehr groRen 160 um. Der flr die Serienumsetzung unrealistische Bereich groler
100 um wurde mitbetrachtet, um das Verhalten des Kolbens bei sehr groRem Spiel
darzustellen.

Zur leichteren Vergleichbarkeit der einzelnen Kombinationen wurde auch hier auf die
Berechnung von Beschleunigungspegeln zurlckgegriffen. Basis dafur bildete die
bereits in den vorhergehenden Kapiteln beschriebene Position an der Druckseite auf
der aulleren Kurbelgehauseoberflache. Die zum Vergleich durchgefuhrte Auswertung
anderer Punkte an der Oberflache zeigt ein simultanes Verhalten. Als Bezugswert fur
die Pegelberechnung wurde wiederum 10° m/s? verwendet.

Abbildung 11 zeigt das erhaltene Ergebnis. Erwahnenswert dabei sind vor allem der
zu erwartende Anstieg hin zu hoéheren Kolbenspielen als auch eine deutliche
Verschlechterung des Gerauschverhaltens beim Ubergang von Desachsierungen zur
Druckseite hin zur Gegendruckseite. Der steigende Pegel hin zu hohen Kolbenspielen
erklart sich durch die grélReren auftretenden Kolbenkippwinkel, welche in grélieren
Kippbeschleunigungen und damit Kdérperschallanregungen resultieren. Die Ursache
der negativen Auswirkung von Desachsierungen zur Gegendruckseite kann auf eine
geanderte Kolbenbewegung beim Anlagewechsel in Kombination mit der lokal
unterschiedlichen Steifigkeit des Kolbens zurlckgeflhrt werden.
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Abbildung 11: Einfluss von Kolbenbolzendesachsierung und Kolbenspiel auf den Gesamitpegel der
Beschleunigung an der Kurbelgehéuseoberfldche

Bei Miteinbeziehung der Reibung kann als Optimum hinsichtlich des Korper-
schallverhaltens eine leichte Desachsierung zur Druckseite sowie ein Kolbenspiel im
Bereich von 40 bis 60 ym angegeben werden.

5. Zusammenfassung

Der vorliegende Beitrag befasst sich mit der Sekundarbewegung des Kolbens und
ihrem Zusammenhang mit dem Korperschallverhalten des Zylinderkurbelgehauses
eines aktuellen Pkw-Dieselmotors. Die Untersuchungen wurden dabei auf Basis eines
dreidimensionalen Mehrkdrpersimulationsmodelles durchgefihrt, welches sowohl das
elastische Bauteilverhalten als auch den hydrodynamischen Schmierfilm zwischen
Kolben und Zylinderlaufbahn abbildet. Das Hauptaugenmerk der durchgeflhrten
Untersuchungen liegt auf einer detaillierten Beschreibung der Kolben-
sekundarbewegung in Zusammenhang mit unterschiedlichen Zylinderdruckverlaufen
als Anregung. Zusatzlich wird auf das Korperschallverhalten des Zylinderkurbel-
gehauses und auf die Korrelation zum Bewegungsablauf des Kolbens naher
eingegangen.

Zur Erhaltung moglichst detaillierter und realitatsnaher Ergebnisse muissen dem
Simulationsmodell eine Vielzahl an Eingabedaten und Informationen vorgegeben
werden. Beispiele hierflr sind prazise Angaben zu Geometrie, Masse und Elastizitat
der einzelnen Bauteile, Verztige durch Montage und thermische Belastung, detaillierte
Angaben zu druck- und temperaturabhdngigen Oleigenschaften sowie
kurbelwinkelaufgeloste Verlaufe des Zylinderdruckes. Die Bestimmung dieser
Eingabewerte erfordert zum Teil umfangreiche Vorarbeiten sowie Messungen,
ermdglicht im Gegenzug jedoch eine eingehende Beschreibung des auftretenden
Kolbenschlages.
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Die erzielten Ergebnisse zeigen klar die auftretende Sekundarbewegung des Kolbens
wahrend eines Arbeitsspieles. Diese besteht vorrangig aus einer transversalen
Bewegung in Motorquerrichtung sowie aus einer Kippbewegung des Kolbens um die
Motorlangsachse. Die Verlaufe der einzelnen GroRen weisen dabei die grolten
Ausschlage bzw. Anderungen im Bereich des Ziind-OTs auf, verursacht durch die
hohen Zylinderdriicke aus Kompression und stattfindender Verbrennung. Ein
Zusammenhang zwischen Kolbenquerbewegung und auftretenden Beschleunigungen
an der Zylinderkurbelgehauseoberflache kann vor allem fir die Beschleunigung des
Kolbens in Motorquerrichtung und die Winkelbeschleunigung des Kolbenkippwinkels
gezeigt werden. Die Kenntnis der Kolbensekundarbewegung erlaubt somit eine
Abschatzung der an der Zylinderkurbelgehduseoberflache auftretenden
Beschleunigungen und damit des Korperschallverhaltens.

Die Vorgabe unterschiedlicher Zylinderdruckverlaufe veranschaulicht deren Einfluss
auf das indirekte Verbrennungsgerausch. Je nach Form des Verlaufes kdbnnen dabei
deutliche Unterschiede auftreten, welche sich auf das Gesamtgerausch auswirken. Im
Fall von niedriglastigen Betriebspunkten mit einem gleichmaRigen Verlauf des
Zylinderdruckes ergibt sich jedoch nur ein geringer Anteil des indirekten
Verbrennungsgerausches, wahrend der Grofteil durch das mechanische Gerausch
verursacht wird. Im Fall unterschiedlicher Desachsierungs- und Kolbenspielvarianten
konnte, unter Miteinbeziehung der Reibung, ein Optimum im Bereich leichter
Desachsierungen zur Druckseite und einem Kolbenspiel zwischen 40 und 60 ym
festgestellt werden.

Literatur

[11 AVL List GmbH: ,User Guide — AVL Excite Power Unit Version 2011.1%; AVL List
GmbH, Graz, 2011.

[2] K. Finger: ,Untersuchungen zur Kraftanregung durch die Verbrennung beim
direkteinspritzenden Common-Rail Dieselmotor unter Berlcksichtigung des
Korperschallibertragungsverhaltens”; Dissertation, Technische Universitat
Darmstadt, 2001.

[3] A. Flotho und B. Spessert: ,Gerauschminderung an direkteinspritzenden
Dieselmotoren — Teil 1%, Automobil-Industrie: S. 255-261, Marz 1988.

[4] S. Heuer: ,Verbrennungsgerausch des direkteinspritzenden Hubkolbenmotors®;
Dissertation, RWTH Aachen, 2001.

[5] D. Hrdina, M. Bargende, F. Felbinger und J. Lang: ,Stérgerausche bei Motoren
mit hohen Druckgradienten®; MTZ Motorentechnische Zeitschrift: S.1010-1016,
2013.

[6] MAHLE GmbH: ,Kolben und motorische Erprobung“; Vieweg+Teubner Verlag,
Wiesbaden, 2012.

[7] K. Mollenhauer und H. Tschdke: ,Handbuch Dieselmotoren — 3. neu bearbeitete
Auflage®; Springer-Verlag, Berlin Heidelberg, 2007.

[8] H. Priebsch und G. Offner: ,Strukturdynamik, Akustik und numerische
Methoden®; Vorlesungsskriptum, Technische Universitat Graz, 2013.

28



[9]

[10]

[11]

[12]

P. Rumplmayr: ,Verbrennungsgerauschanalyse eines Pkw-DI-Dieselmotors®;
Masterarbeit, Technische Universitat Graz, 2014.

J. Seifriedsberger, R. Wichtl und H. Eichlseder: ,3d-elastohydrodynamic
Simulation Model for Structure-borne Noise Analyses of a DI Diesel Engine*;
geplant far: 9th International Styrian Noise, Vibration & Harshness Congress,
Graz, 22-24. Juni 2016.

B. Spessert: ,Gerdauschreduktion von Viertakt-Diesel- und Ottomotoren -
Ruckblick und Stand der Technik®; MTZ Motorentechnische Zeitschrift: S.508-
517, 1999.

P. Zeller: ,Handbuch Fahrzeugakustik — Grundlagen, Auslegung, Berechnung,
Versuch®; 2. Uberarbeitete Auflage, Vieweg+Teubner Verlag, Wiesbaden, 2012.

Formelzeichen und Abklrzungen

a Kolbenkippwinkel

[0) Kurbelwinkel

DS/GDS Druckseite/Gegendruckseite
EHD Elastohydrodynamik

FTP-75 Federal Test Procedure 75
NEFZ Neuer Europaischer Fahrzyklus
NVH Noise, Vibration, Harshness
oT oberer Totpunkt

29



MKS/EHD-gestutzte Luft- und Korperschallanalyse des Kurbel-
triebdesigns von Verbrennungsmotoren

Jochen Lang, Fabian Duvigneau, Gunter Knoll, Ulrich Gabbert

Abstract

Reduction of acoustic emission and mechanical friction power losses of vehicles
gains in importance, as engine acoustics concerns the traveling comfort. Further,
strict legal requirements have to be achieved. In consequence, acoustic and
tribological effects of design modifications should be estimated early in the
development process. In this paper, a complex simulation approach is presented,
which allows the calculation of tribological parameters and acoustic effects of a
modified crank mechanism. The aim of this paper is the extension of an existing multi
body system (MBS) for a crankshaft/engine block model by the EHD impact impulse
of piston-liner contact under consideration of mixed friction. Application example is a
2.2 liter four-cylinder inline diesel engine. Different design variations like piston pin
offset and clearance variations will be examined concerning the resulting excitation of
the engine block. After the calculation of the structure-borne noise on the surface, a
decoupled acoustic simulation for the air-borne noise is carried out with detailed
analysis of the acoustic behavior for different frequencies.

Kurzfassung

Der Reduktion von Schallemission und mechanischen Reibungsverlusten von
fahrzeugen kommt eine immer groflere Bedeutung zu, da die Motorakustik den
Komfort entscheidend beeinflusst und hinsichtlich der Schadstoffemission strenge
Gesetzesvorgaben zu erflllen sind. Folglich sollten die akustischen und
tribologischen  Auswirkungen konstruktiver Anderungen moglichst schon im
Entwicklungsprozess des Fahrzeuges abgeschatzt werden koénnen. In diesem
Beitrag wird daflr ein komplexer Simulationsansatz prasentiert, der es ermdoglicht,
neben den tribologischen KenngréfRen auch die akustischen Auswirkungen aufgrund
eines modifizierten Kurbeltriebdesigns zu berechnen. Hierbei kann es durchaus zu
einem Zielkonflikt zwischen tribologischer Optimierung und deren akustischer
Auswirkung kommen. Ziel dieses Beitrags ist die Erweiterung eines komplexen MKS-
Modells fur ein Kurbelwellen-Motorblock-System um die elastohydrodynamischen
Aufschlagimpulse in den Kolben-Liner-Kontakten. Als Anwendungsbeispiel dient ein
Reihen-Vierzylinder Dieselmotor mit 2,2 Liter Hubraum. Im Beitrag werden
verschiedene  Designvarianten des  Kurbeltriebs  mit  unterschiedlichen
Desachsierungen und Laufspielen hinsichtlich der resultierenden
Schwingungserregung des Motorblocks untersucht. Fir die Berechnung der
Oberflachenschwingung des Kurbelgehauses werden die Kolbensekundarbewegung
und der Aufschlagimpuls als wesentliche Anregungsquellen berucksichtigt. Die
Interaktion von Kolben und Zylinder ist dabei als elastohydrodynamischer Kontakt mit
Berucksichtigung von Mischreibungseffekten implementiert. Nach der Berechnung
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des Korperschalls auf der Oberflache des Kurbelgehauses folgt eine entkoppelte
Akustiksimulation der Schallabstrahlung unter Freifeldbedingungen zur Detailanalyse
des akustischen Verhaltens bei unterschiedlichen Frequenzen.

1. MKS/EHD-Simulation

Die Kopplung einer elastischen Mehrkorpersimulation (MKS) mit elasto-
hydrodynamischen Lagern erfolgt aufgrund des nicht-linearens Systemverhaltens im
Zeitbereich. Der grundsatzliche Ablauf der gekoppelten Simulation ist in Bild 1
dargestellt. Zentrale Gleichung der Mehrkorpersimulation ist die Newtonsche
Bewegungsgleichung flr elastische Korper. Die Modellierung der elastischen Koérper
erfolgt mit der Methode der Finiten Elemente (FEM), wobei ein Reduktionsschema
(siehe [1]) zur Reduzierung der Integrationsfreiheitsgrade zum Einsatz kommt.
Zusammen mit den  Strukturrandbedingungen fuhrt die Ldsung der
Differentialgleichung nach Integration zu den Lagen und Geschwindigkeiten der
Koérper, die nach entsprechender Umrechnung die Spaltweiten und
Geschwindigkeiten der Lagergleitflachen ergeben. Zusammen mit den
hydrodynamischen Randbedingungen erfolgt auf dieser Basis die Loésung der
Reynoldsschen Differentialgleichung fir die einzelnen Tribosysteme. Zusatzlich wird
neben dem  hydrodynamischen  Tragdruckaufbau bei  Erreichen  der
Mischreibungsgrenze auch der Tragdruckaufbau durch den Rauheitskontakt der
Oberflachen berlcksichtigt. Hierbei sind unterschiedliche Modellbildungstiefen
modglich [2, 3]. Die sich aus der Elastohydrodynamik ergebenden Druck- und
Schubspannungsverteilungen auf den Laufflachen der beteiligten Korper bilden die
rechte Seite der Newtonschen Differentialgleichung fir den nachsten Zeitschritt.

Der in der Simulationssoftware FIRST [4] umgesetzte Algorithmus ermdglicht die
Berucksichtigung unterschiedlicher Lagertypen (Zylinder-/Radiallager, Axiallager,
Gleitschuhe, spharische Lager) in einer MKS-Modellbildung.

MKS EHD
Newtonsche A Randbedingungen
Bewegungsgleichung [=1+A2f * Lagerspiel
. . II:> * Olviskositat
Mii+Du+Ku=F I X - Lagergeometrie
Lagen,
Geschwindigkeiten
Integrations-
Algorithmus
Randbedingungen
« Struktur - Kinetik Lokale/globale Lager- ErgebnisgroRen
- Kinematik Reaktionen « Lagerkrafte
- Elastizitat {3 . Minimalspalt
- duBere Lasten — » Maximaldruck

Bild 1: Berechnungsablauf gekoppelte MKS/EHD Simulation
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1.1 Anwendungsbeispiel und Modellbildung

Als Anwendungsbeispiel fur die Akustiksimulation wurde ein Reihen-Vierzylinder
Dieselmotor mit 2,2 Liter Hubraum gewahlt. Das Modell (siehe Bild 2) besteht aus
dem elastischen Kurbelgehause, der elastischen Kurbelwelle und einem elastischen
Kurbeltrieb in Zylinder 3 mit EHD-Lagern in den Kontakten Kolben/Liner,
Kolben/Bolzen und Bolzen/Pleuel. Die Ubrigen Kurbeltriebe wurden als starre,
sogenannte MKS-Kurbeltriebe modelliert, so dass die Kurbeltriebdynamik vollstandig
bertcksichtigt ist.

Die Modellierung der Schmierfilmkopplung in den Grundlagern erfolgt Uber eine
schnelle und einfache Kennfeldlosung (Impedanz-Kennfeld), bei der nur das
integrale Steifigkeits- und Dampfungsverhalten der Grundlager abgebildet wird.

Die Detailmodellbildung des EHD-Kurbeltriebs ist in Bild 3 dargestellt. Fur den
Kolben-Liner-Kontakt und fur den Kolben-Bolzen-Kontakt wurde eine hohe Anzahl
von FEM-Knoten fir die Lésung der Reynoldsschen Differentialgleichung und des
Rauheitskontaktes gewahlt. Die Knotenanzahl im kleinen Pleuelauge konnte etwas
reduziert werden, da das Pleuelauge den Aufschlagimpuls des Kolbens auf den Liner
nicht dominant beeinflusst.

Zur Berechnung der Aufschlagimpulse zwischen Kolben und Liner ist die
Berucksichtigung der Fertigungs- und Warmverziuge des Kolbens und des Liners
unerlasslich. Diese Verzuge wurden vom Motorenhersteller fir den untersuchten
Betriebspunkt zur Verfugung gestellt.

Die FEM-Modellierung des Kolbens erfolgte mit der Serien-Desachsierung. Zur
Variation von Desachsierung und Kolbenlaufspiel miussen bei der verwendeten
Simulationssoftware die FEM-Netze der Volumenstruktur und der Hydrodynamik
nicht mehr modifiziert werden. Das hierbei eingesetzte Verfahren der ,virtuellen
Desachsierung” wird im nachsten Unterkapitel beschrieben.

MKS-Kurbeltriebe

EHD-Kurbeltrieb Elastische Korper:

- Kurbelwelle
(D)EHD-Kontakte: - Kurbelgehause
- Kolben / Liner - Pleuel
- Kolben / Bolzen - Bolzen

- Bolzen / Pleuel - Kolben

Grundlager: Impedanz-Kennfeld ‘

Bild 2: MKS-Modellbildung des Motorsystems
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Druck [Pa]

0.000
47.109
94,218
141327

188.436

Anzahl der FEM-Hydroknoten
Liner - Kolben: ca. 3.000
Kolben - Bolzen: ca. 1.800
Bolzen - Pleuel: ca. 800

Bild 3: MKS/EHD-Modellbildung des Kurbeltriebs

1.2 Variation der Desachsierung

Zur Analyse der Auswirkung der Desachsierung des Kolbenbolzens auf das
akustische Verhalten des Motorsystems werden beispielhaft zwei extreme
Desachsierungsvarianten gegenubergestellt und zwar eine druckseitige und eine
gegendruckseitige Desachsierung um jeweils 0.8 mm. Die in den meisten
Konstruktionen umgesetzte druckseitige Desachsierung fuhrt vor ZOT im
Allgemeinen zur druckseitigen Anlage der Kolbenschaft-Unterkante, wodurch der
Kolbenanlagewechsel frihzeitig abgebremst wird, was wiederum den
Aufschlagimpuls reduziert. Umgekehrt fuhrt eine gegendruckseitige Desachsierung
des Bolzens zu einer aufrechteren Position des Kolbens beim Anlagewechsel,
wodurch der Kolben eine hoéhere kinetische Energie entwickelt und mit der steiferen
Schaftoberkante anschlagt.

Druckseitige
Desachsierung -0,8 mm

Druckseite Gegendruckseite

Gegendruckseitige
Desachsierung 0,8 mm

Druckseite Gegendruckseite

Bild 4: Desachsierungsvarianten zur Akustikanalyse

33



Das standardmallige Vorgehen bei einer Variation der Bolzendesachsierung
erfordert eine Modifikation des FEM-Netzes des Kolbens mit anschlieender
erneuter Strukturreduktion des Kolbens. Dieses Vorgehen ist bei einer Untersuchung
mehrerer Desachsierungsvarianten zu aufwendig, weshalb im Programmsystem
FIRST das Verfahren der ,virtuellen Desachsierung” eingefuhrt wurde. Hierbei kann
die Position des Bolzenlagers im Kolben verschoben werden, ohne dass das FEM-
Netz des Kolbens modifiziert und neu reduziert werden muss. Hierbei bleibt eine
Veranderung der Kolbensteifigkeit durch den veranderten Nabenversatz
unbertcksichtigt, was aber aufgrund der kleinen Desachsierungswerte
vernachlassigt werden kann.

Bild 5 zeigt den Einfluss der Desachsierung auf den Seitenkraftverlauf zwischen
Kolbenschaft und Liner fur den untersuchten Betriebspunkt 2000 1/min, Volllast.
Durch die Desachsierung verandern sich Zeitpunkt und Anschlagdynamik des
Anlagewechsels im Zund-OT (TDC-I). Auch die Anschlagdynamik in den anderen
Anlagewechseln (Gaswechsel-OT (TDC), unterer Totpunkt (BDC)) wird deutlich
durch die Desachsierung beeinflusst. Die Ublicherweise verwendete druckseitige
Desachsierung zeigt deutlich geringere Aufschlagimpulse als die gegendruckseitige
Desachsierung.

Infolge des sich durch die Desachsierung verandernden Momentengleichgewichts
wird auch die Kolbenkippung deutlich beeinflusst (Bild 6). Die Schaftunterkante neigt
sich bei der druckseitigen Desachsierung vor ZOT der Druckseite entgegen, wodurch
der Anlagewechselweg verklrzt und ein Teil des Aufschlagimpulses durch die
weiche Schaftunterkante abgefedert wird.

Die durch den Aufschlagimpuls des Kolbens auf den Liner verursachten
Schwingungen des Kurbelgehauses nahe des EHD-Kurbeltriebs sind in Bild 7 in
Form der Oberflachenschnelle dargestellt. Weiterhin ist zu sehen, dass der
gegendruckseitige Offset den starkeren Aufschlagimpuls verursacht.

Resulting Skirt Force [N]

Pin-Offset to Anti-Thrust Side —
Pin-Offset to Thrust Side ——

4000

3000

2000

1000

-1000

-2000
(+): Load on Thrustside, (-) Load on Anti-Thrustside
-3000
-4000 * ’ ’
BDC TDC-I BDC TDC BDC

Deg CA
Bild 5: Seitliche Kolbenschaftkraft bei unterschiedlicher Desachsierung
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Piston Tilting [rad]

0.004 Pin-Offset to Anti-Thrust Side ——

Pin-Offset to Thrust Side ——
0.003 A I ru ! 1

0.002
0.001 |

0
-0.001
-0.002 l '
-0.003

-0.004

| (+): Tilting Piston Top to Thrustside , (-) Tilting Piston Top to Anti-Thrustside I

-0.005
BDC TDC-I BDC TDC BDC

Deg CA

Bild 6: Kolbenkippung bei unterschiedlicher Desachsierung

Surface velocities on Anti-Thrust Side, Cyl.3 [m/s]

0.08 Pin-Offset to Anti-Thrust Side ——

Pin-Offset to Thrust Side —
0.06 i

0.04
0.02

0

-0.02

-0.04

-0.06

-0.08

-0.1 : : :
BDC TDC-I BDC TDC BDC

Deg CA

Bild 7: Lokale Oberflachenschnelle an Zyl. 3 bei unterschiedlicher Desachsierung

1.3 Variation des Kolbenlaufspiels
Eine Reduzierung des Kolbenlaufspiels bei ansonsten unveranderten Rand-

bedingungen zeigt eine deutliche Reduzierung des Seitenkraft-Aufschlagimpulses
(siehe Bild 8). Natlrlich andert sich durch die Verengung des Laufspiels auch die
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Reibleistung am Kolbenschaft, worauf in der vorliegenden Arbeit aber nicht weiter
eingegangen werden soll.

Der Einfluss des Kolbenlaufspiels auf die Schwingungen des Kurbelgehduses am
EHD-Kurbeltrieb bei Zylinder 3 ist in Bild 9 wiederum in Form der Oberflachen-
schnelle dargestellt.

Resulting Skirt Force [N]

4000

Default Clearance ——
Small Clearance —

3000

2000

1000

-1000

-2000

(+): Load on Thrustside, (-) Load on Anti-Thrustside

-3000 ’
BDC TDC-I BDC TDC BDC

Deg CA
Bild 8: Seitliche Kolbenschaftkraft bei unterschiedlichen Kolbenspielen

Surface velocities on Anti-Thrust Side, Cyl.3 [m/s]

0.04 Default Clearance ——

Small Clearance ——
0.03

0.02

0.01

-0.01

-0.02

-0.03
BDC TDC-I BDC TDC BDC

Deg CA

Bild 9: Lokale Oberflachenschnelle an Zyl. 3 bei unterschiedlichen Kolbenspielen
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Wie zu erwarten, sind die Amplituden der Oberflachenschnelle bei geringerem
Kolbenlaufspiel kleiner, als beim Standard-Laufspiel.

1.4 Schnelles MKS-Modell zur Kérperschallanalyse

Aus Rechenzeitgrinden wurde in dem in Kapitel 1.1 vorgestellten MKS-Modell nur
der Kurbeltrieb in Zylinder 3 als EHD-Kurbeltrieb modelliert. Die Ubrigen drei
Kurbeltriebe sind sogenannte MKS-Kurbeltriebe. Mit diesen lassen sich die
Torsionsschwingungen der Kurbelwelle (und damit der Krdpfung) bertcksichtigen
und auch die Seitenkraft des Kolbens entsprechend der aktuellen Kolbenposition in
das Kurbelgehause einleiten, es werden aber keine Aufschlagimpulse berechnet. Mit
der vorgestellten Modellbildung ist es also nicht mdglich, die Aufschlagimpulse fur
den gesamten Motorblock zu berechnen. Daher wirde eine Koérperschallanalyse
hochfrequente, durch den Aufschlagimpuls des Kolbens verursachte Schwingungen
nur fur den Zylinder 3 (mit dem EHD-Kurbeltrieb) bertcksichtigen. Natlrlich ware es
denkbar, alle Kurbeltriebe als EHD-Kurbeltriebe zu modellieren. Dies ware zwar
modellierungstechnisch die optimale Ldsung, fuhrt aber zu sehr hohen
Rechenzeiten, die fur Parameterstudien nicht erwinscht sind. Die Alternative ist ein
schnelles, in allen Zylindern auf MKS-Kurbeltrieben basierendes Modell, bei dem die
Aufschlagimpulse mit dem in Kapitel 1.1 beschriebenen Modell berechnet und den
analytischen Seitenkraftverlaufen der MKS-Kurbeltriebe Uberlagert werden. Zur
Isolierung der Aufschlagimpulse wird vom berechneten EHD-Seitenkraftverlauf der
analytische Seitenkraftverlauf subtrahiert (Bild 10) und im MKS-Modell zusatzlich zu
den analytischen Seitenkraften entsprechend der aktuellen Kolbenposition und der
Wirkrichtung auf den Liner aufgebracht (Bild 11).

Die sich aus der MKS-Simulation ergebenden Geschwindigkeitssignale aller FEM-
Knoten der Oberflache des Kurbelgehduses werden Uber einem Arbeitsspiel
abgelegt und zur Kdrperschallanalyse bereitgestellt.

Resulting Skirt Force [N]

4000 "
Analytical Crank Mechanism ——

EHD Crank Mechanism ——
3000 EHD Impact Impulse —

2000

1000

-1000
-2000

-3000

-4000 ’ ! !
BDC TDC-I BDC TDC BDC

Deg CA

Bild 10: Ermittlung des Aufschlagimpulses
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EHD Impact Impulse

Aufschlagimpuls auf alle Kurbeltriebe

Elastische Korper:
- Kurbelwelle
- Kurbelgehause

MKS-Kurbeltriebe

£

Bild 11: Schnelles MKS-Modell zur Kérperschall-Analyse

2. Korperschallanalyse

In diesem Kapitel wird das Korperschallverhalten der Gesamtstruktur und nicht nur
die Oberflachenschnelle an einzelnen Punkten analysiert. AuRerdem wird diese
Analyse aus Rechenzeitgrinden im Frequenzbereich durchgeflhrt. Daher ist es
notwendig, die Ergebnisse aller Oberflachenknoten der elastischen MKS-Simulation
mit Berlcksichtigung der EHD-Kontakte aus Kapitel 1.4 einer Fast Fourier
Transformation (FFT) zu unterziehen.

In Bild 12 ist der resultierende Summenpegel der Schallschnelle an der Oberflache
des schwingenden ZKGs dargestellt. Es ist deutlich zu erkennen, dass die
Grundcharakteristik des Schwingungsverhaltens bei allen drei betrachteten
Kurbeltriebomodifikationen erhalten bleibt. Durch die logarithmische Skala in Dezibel
(dB) erscheinen die Unterschiede zwischen den Konfigurationen vergleichsweise
gering. Dennoch wird klar, dass die druckseitige Desachsierung mit reduziertem
Kolbenspiel die gunstigste Designvariante hinsichtlich der durch den Kolbenschlag
verursachten Strukturschwingungen ist. Eine nahere Analyse der Ergebnisse in
Bild 12, beispielsweise im Bereich der Zylinder, zeigt, dass auch die druckseitige
Desachsierung ohne Anderung des Kolbenspiels bereits deutlich geringere
Schwingungsamplituden aufweist als die gegendruckseitige Desachsierung. Die
Gegendruckseite ist in Bild 13 gekennzeichnet.

38



Summenpegel Schallschnelle in dB
105.0 druckseitige Desachsierung
104.2
103.3
102.5
101.7
100.8
100.0
99.2

98.3

97.5

96.7 epe
958 gegendruckseitige

95.0 Desachsierung

94.2
93.3
92.5
91.7
90.8
90.0
89.2
88.3
87.5
86.7
85.8
85.0

druckseitige
Desachsierung, weniger
Kolbenspiel

Bild 12: Schallschnellesummenpegel der verschiedenen Kurbeltriebmodifikationen

Neben dem Summenpegel der Schallschnelle ist es auch moglich, einzelne
Frequenzen zu analysieren, um mdogliche Ursachen fur bestimmte tonale
Komponenten oder dominante Frequenzanteile zu erkennen. Durch die
frequenzspezifische Analyse ist es auch moglich, die Frequenzbereiche zu
identifizieren, in denen die untersuchte Designmodifikation wirksam ist.

Schallschnelle in mm/s
3.2723 druckseitige Desachsierung
3.1359
2.9996
2.8632
2.7269
2.5906
2.4542
2.3179
2.1815
2.0452

i 3222 gegendruckseitige

1.6361 Desachsierung

1.4998
1.3635
1.2271
1.0908
0.9544
0.8181
0.6817
0.5454
0.4090
0.2727
0.1363
0.0000

druckseitige
Desachsierung, weniger
Kolbenspiel

Gegendruckseite

Bild 13: Kérperschallergebnis der verschiedenen Kurbeltriebdesigns bei 217 Hz
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Die Bilder 13 und 14 zeigen exemplarisch das Korperschallverhalten bei zwei
einzelnen Frequenzen. Dabei ist klar erkennbar, dass es Frequenzen gibt, bei denen
durch die Variation der Desachsierung und des Kolbenspiels kaum Unterschiede im
Korperschallverhalten verursacht werden; siehe dazu die in Bild 13 analysierte
Frequenz von 217 Hz. Andererseits kdnnen die durchgefiuihrten Designvariationen in
anderen Frequenzen sehr grof3e Unterschiede hervorrufen; siehe dazu das
Kdrperschallverhalten bei 2100 Hz, das in Bild 14 gezeigt ist.

Schallschnelle in mm/s
2.5591 druckseitige Desachsierung
2.4524
2.3458
2.2392
2.1326
2.0260
1.9193
1.8127
1.7060
1.5995

1.4928 .. druckseitige
1.3862 gegendruckseitige . .
12795 Desachsierung Desachsierung, weniger
‘ : Kolbenspiel

1.1729
1.0663  fos
0.9597 &=
0.8531
0.7464
0.6398
0.5331
0.4265
0.3199
0.2133
0.1066
0.0000

Bild 14: Kérperschallergebnis der verschiedenen Kurbeltriebdesigns bei 2100 Hz

Zur detaillierten Analyse des aus diesen Schwingungen resultierenden akustischen
Verhaltens der unterschiedlichen Kurbeltriebmodifikationen wird im nachfolgenden
Kapitel eine Akustiksimulation durchgefuhrt, mit der die Schallabstrahlung in das
umgebende Luftvolumen berechnet wird.

3. Luftschallanalyse

In diesem Kapitel wird die Schallabstrahlung in das umgebende Luftvolumen, die aus
dem Verbrennungsprozess bzw. der Kurbeltriebdynamik resultiert, naher analysiert.
Die erforderlichen Akustiksimulationen wurden mit Hilfe der FEM durchgeflhrt.
Bild 15 =zeigt das daflir entwickelte Modell. Die Umgebungsluft wurde als
kugelférmiges Volumen um die abstrahlende Struktur modelliert. Die Luft wurde mit
quadratischen Tetraederelementen diskretisiert, die aus Effizienzgrinden zur
Peripherie hin grober werden. Auf der Kugeloberflache wurde eine maximale
Elementkantenlange von 20 mm gewahlt und im Inneren der Kugel, an der
Schnittflache zur abstrahlenden Struktur, betragt die maximale Elementkantenlange
6,5 mm. Diese Abmessungen haben sich im vorliegenden Fall aus
Konvergenzstudien als optimale Grof3en ergeben. Auf der Oberflache der Struktur
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wurden quadratische Dreiecksschalenelemente angeordnet, die als spezielle
Interface-Elemente angesehen werden konnen. Mit diesen Interface-Elementen
werden die berechneten Oberflachenschnellen in Schalldruckwerte umgerechnet.
Insgesamt besteht das entwickelte und verifizierte FE-Modell aus mehr als 900.000
Elementen mit dber 1,2 Millionen Knoten. Die Akustiksimulationen kdnnen
ungekoppelt durchgefuhrt werden, da die Rickwirkung der Umgebungsluft auf die
sehr viel steifere Aluminiumstruktur des ZKG vernachlassigt werden kann. Aus
diesem Grund besteht das Modell ausschliel3lich aus dem Luftvolumen und der
Strukturoberflache des ZKG, die zur Erregung der angrenzenden Luft genutzt wird.
Auf die Knoten der Interface-Elemente werden die zuvor in der Schwingungsanalyse
berechneten Ergebnisse als Randbedingungen aufgebracht. Aufgrund einer
identischen Diskretisierung der Strukturoberflache und des daran anschlielenden
Luftvolumens werden Interpolationsfehler vermieden. Die Ergebnisse der
Schwingungsanalyse aus Kapitel 1.4 liegen als Zeitsignale vor, werden aber fur die
Akustiksimulationen im Frequenzbereich bendtigt. Folglich missen die Ergebnisse
der einzelnen Knoten mittels FFT in den Frequenzbereich transformiert werden. Fur
diesen Zweck wurde eine Matlab-Schnittstelle programmiert, die auRerdem auch die
Zuordnung der Knoten fur die Definition der Randbedingungen Ubernimmt.

Bild 15: links: Mittelschnitt der Luftkugel, rechts: FE-Modell der Luftkugel und der Oberflache der
Struktur

Im vorliegenden Beitrag wird die Schallabstrahlung unter Freifeldbedingungen
untersucht, d.h. es darf am Rand des diskretisierten Luftvolumens nicht zu
Reflexionen von Schallwellen kommen. Zur Erfullung dieser Sommerfeldschen
Abstrahlrandbedingung [5] werden impedanzbasierte absorbierende
Randbedingungen [6] auf der Kugelflache definiert. Diese haben gegenlber
alternativen Methoden den Vorteil, dass sie keine zusatzlichen Elemente oder
Freiheitsgrade bendtigen und somit effizienter sind. Zur weiteren Effizienzsteigerung
ist es moglich, ausschliellich Vielfache der halben Motorordnung zu berechnen, da
bei Viertakt-Verbrennungsmotoren (unabhangig von der Zylinderanzahl) lediglich
diese Frequenzen einen signifikanten Einfluss auf das Gesamtgerausch haben [7].
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Summenpegel Schalldruck in dB(A)

gg-g druckseitige Desachsierung
95.5

94.3

93.0

91.8

90.5

89.3 gegendruckseitige
88.0 Desachsierung
86.8
85.5
84.3
83.0
81.8
80.5
79.3
78.0
76.8
75.5
74.3
73.0
71.8
70.5
69.3
68.0

druckseitige
Desachsierung, weniger
Kolbenspiel

Bild 16: Schalldrucksummenpegel der verschiedenen Kurbeltriebmodifikationen

In Bild 16 sind die A-bewerteten Schalldrucksummenpegel der verschiedenen
Kurbeltriebmodifikationen in der Kugelmittelebene senkrecht zur Kurbelwellenachse
gegenubergestellt. Diese Schnittebene ist auf der linken Seite in Bild 15 dargestellt
und zusatzlich in Bild 18 und Bild 19 jeweils durch die schwarz gestrichelte Linie
gekennzeichnet. Im Summenpegel ist der Einfluss der unterschiedlichen
Desachsierungsvarianten sehr deutlich zu erkennen. Die Kurbeltriebmodifikationen
verursachen eine Anderung des Aufschlagimpulses des Kolbens als
Haupterregungsquelle in Amplitude und Ort. Qualitativ ist die Schalldruckverteilung in
beiden Fallen sehr ahnlich, aber hinsichtlich der Schalldruckamplituden bewirkt die
druckseitige Desachsierung eine Pegelreduktion von etwa 4-5 dB(A). Die
Verringerung des Kolbenspiels zeigt bei der druckseitigen Desachsierung einen noch
grolieren Einfluss und reduziert den Schalldruckpegel allseitig um etwa 5-6 dB(A).
Die Grundcharakteristik der Schallabstrahlung bleibt auch in diesem Fall nahezu
unverandert.

g 80
o~
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S
2 60 -
: 50 ¥
< f —gegendruckseitige Desachsierung
m 40 —druckseitige Desachsierung
i) 30 ﬂ —druckseitige Desachsierung, weniger Kolbenspiel
— T T T T
0 1 2 3 4 5 6

Frequenz [kHz]

Bild 17: Schallleistungsspektrum der verschiedenen Kurbeltriebmodifikationen
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Das zugehdrige Schallleistungsspektrum ist in Bild 17 dargestellt. Die Schallleistung
wurde dafur auf der Kugeloberflache berechnet. Der Vergleich der drei Varianten des
Kurbeltriebdesigns ergibt zunachst das gleiche Resultat wie die Analyse von Bild 16.
Die druckseitige Desachsierung verringert den Kolbenschlag im akustisch positiven
Sinne und eine Reduktion des Kolbenspiels bewirkt eine deutliche zusatzliche
Verbesserung, so dass die resultierende Schallleistung in einzelnen
Frequenzbereichen um bis zu 20 dB(A) sinkt. Allerdings offenbart Bild 17 auch, dass
die Kurbeltriebmodifikationen erst ab etwa 1,1 kHz einen signifikanten Einfluss
haben. Im Frequenzbereich unter 350 Hz sind keine Unterschiede zu erkennen und
zwischen 350 und 1100 Hz sind die Unterschiede vergleichsweise gering. Dies ist
auch die Erklarung fur die vergleichsweise geringen Unterschiede im Summenpegel
der Schallschnelle (siehe Bild 12), da die tieferen Frequenzen mit ihren
vergleichsweise hohen Amplituden das Gesamtschwingungsverhalten dominieren.
Die Ergebnisse in diesem Kapitel (Kapitel 3) zeigen allerdings, dass die drei
Designvarianten trotzdem signifikante Unterschiede beziglich des resultierenden
akustischen Verhaltens im A-bewerteten Luftschalldruckpegel verursachen.

Schalldruck in dB(A)

druckseitige Desachsierung

druckseitige
Desachsierung, weniger
Kolbenspiel

gegendruckseitige
Desachsierung

Bild 18: Schalldruckverteilung der verschiedenen Kurbeltriebdesigns bei 217 Hz

Zur naheren Analyse dieser Beobachtung werden in Bild 18 und Bild 19 die
Schalldruckverteilungen bei zwei einzelnen Frequenzen naher betrachtet. Die
Ergebnisse der zugehorigen Korperschallanalysen sind in Bild 13 und Bild 14 zu
finden. In Bild 18 ist die Schalldruckverteilung bei 217 Hz dargestellt. Es ist deutlich
zu erkennen, dass die Unterschiede zwischen den verschiedenen Konfigurationen
marginal sind. Das bestatigt die Beobachtung, dass die Modifikationen des
Kurbeltriebs unter 350 Hz keinen wesentlichen Einfluss haben (siehe Bild 17).
Folglich ist in diesem Frequenzbereich ein Parameter die Hauptursache der
Schallemission, der kaum durch die Anderung der Desachsierung oder des
Kolbenspiels beeinflusst wird.
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Die Amplituden in diesem Frequenzbereich sind bereits durch die A-Bewertung stark
abgeschwacht, aber dennoch nicht vernachlassigbar klein. Aus diesem Grund sollten
zusatzliche konstruktive Moglichkeiten untersucht werden, um auch hinsichtlich der
tiefen Frequenzen unter 350 Hz bzw. 1000 Hz eine signifikante Reduktion der
Schallabstrahlung zu erreichen.

Im Unterschied zu Bild 18 zeigt Bild 19 die Schalldruckverteilung der drei
Konfigurationen bei einer Frequenz von 2100 Hz. Das Bild 17 zeigt, dass fur diese
beiden Frequenzen die Unterschiede am grofdten sind. Die bisherigen
Beobachtungen werden auch durch das Bild 19 bestatigt. Es zeigt sich, dass die
druckseitige Desachsierung im Vergleich zur gegendruckseitigen Desachsierung
einen wesentlich geringeren Schalldruckpegel aber eine sehr ahnliche
Abstrahlcharakteristik aufweist. Ein verringertes Kolbenspiel bewirkt eine zusatzliche
Pegelreduktion, die groRer ist als der Unterschied zwischen druck- und
gegendruckseitiger Desachsierung. Die Abstrahlcharakteristik wird dabei immer
durch die Eigenfrequenzen bestimmt und ist somit systemabhéngig. Eine Anderung
der Anregung durch Kurbeltriebmodifikationen kann sowohl die Amplitude der
resultierenden Schallabstrahlung als auch das Zusammenspiel der anregten
Eigenmoden andern. Letzteres geschieht, wenn einzelne Moden durch eine
Anderung des Anregungsortes unterschiedlich stark oder mdglicherweise gar nicht
mehr angeregt werden. Wegen der lediglich geringfiigigen Anderungen des
Anregungsortes ist das qualitative Abstrahlverhalten im vorliegenden Fall nahezu
identisch.

Schalldruck in dB(A)
gz.g druckseitige Desachsierung
91:6
88.9
86.2
83.5

gg:g gegendruckseitige
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72.6
69.9
67.2
64.5
61.8
59.1
56.4
53.7
51.0
48.2 1
455\
42.8
40.1
374
347
32.0

druckseitige
Desachsierung, weniger
Kolbenspiel

Bild 19: Schalldruckverteilung der verschiedenen Kurbeltriebdesigns bei 2100 Hz

Die hier vorgestellten Analysen dienen der Bewertung der Wirksamkeit der
verschiedenen Kurbeltriebmodifikationen und nicht der akustischen Bewertung des
Motors an sich. Flr eine solche Bewertung ist die alleinige Betrachtung des ZKG
nicht ausreichend. So hat beispielsweise die Olwanne einen maRgeblichen Einfluss

44



auf das akustische Gesamtverhalten. Zum einen ist die Olwanne oft ein tragendes
Bauteil, das das ZKG zusatzlich stark versteift, zum anderen ist sie selbst eine der
dominanten Abstrahlungsquellen eines Verbrennungsmotors.

4. Psychoakustische Auswertung

Eine psychoakustische Analyse berlcksichtigt Einflussfaktoren auf die auditive
Wahrnehmung des Menschen, die durch eine Auswertung des A-bewerteten
Schalldruckpegels nicht erfasst werden. Beispielsweise hat in [7] eine
psychoakustische Analyse verschiedener Konfigurationen einer Motorvollkapselung
gezeigt, dass eine zusatzlich applizierte Schwerfolie zwar eine messbare
Pegelreduktion von 2 dB(A) bewirkt, dieser Effekt aber durch die befragten
Probanden nicht wahrgenommen wurde. Der Grund war in diesem Fall eine stérende
tonale Komponente, die durch den gesenkten Gesamtpegel in den Vordergrund trat.
In diesem Kapitel wird die Ns Perzentillautheit nach Zwicker [8] als eine der vier
psychoakustischen GrundgroRen (Lautheit, Scharfe, Tonalitat und Rauigkeit) naher
betrachtet. Dazu wurden die im Frequenzbereich berechneten
Simulationsergebnisse aus Kapitel 3 auralisiert und fir jeden FE-Knoten das
zugehdrige Zeitsignal generiert [9]. Auf Basis dieser Signale kann die raumliche
Verteilung der psychoakustischen GroRen berechnet werden. Somit kdnnen auch die
Richtcharakteristiken  dieser GroRen bewertet und die verschiedenen
Designkonfigurationen diesbezuglich verglichen werden (siehe [9]).

In Bild 20 wird die Richtcharakteristik des A-bewerteten Schalldruckpegels und der
Ns Perzentillautheit verglichen. Dabei wird die gleiche Schnittebene wie in Bild 16
verwendet. Zur besseren Vergleichbarkeit sind beide Verteilungen auf ihren
jeweiligen Maximalwert normiert dargestellt. Es wird deutlich, dass die
Lautheitsbewertung neben einer anderen quantitativen Lautstarkebeurteilung auch
bezlglich der Richtcharakteristik zu anderen Ergebnissen flhrt, aber eine A-
Bewertung bereits die wesentlichen Grundcharakteristiken erfasst.

A-bewerteter
Schalldruckpegel

- ™
VS

Bild 20: Normierte Verteilungen des A-bewerteten Schalldrucksummenpegels und der Perzentil-
lautheit N5 der druckseitigen Desachsierungsvariante ohne verédndertes Kolbenspiel

Lautheit

max

min
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Die  Verteilungen der subjektiven Lautheit der drei verschiedenen
Kurbeltriebmodifikationen sind in Bild 21 gegenubergestellt. Eine Verdopplung der
Lautheit in sone entspricht einem doppelt so laut empfundenem Gerausch. Die
psychoakustische Analyse bestatigt die bisherigen Beobachtungen der vorherigen
Analysen. Die gegendruckseitige Desachsierung ist auch hier wieder die akustisch
ungunstigste Konfiguration und die druckseitige Desachsierung mit verringertem
Kolbenspiel weist die kleinsten Lautheitswerte auf. Des Weiteren wirken sich die
unterschiedlichen Modifikationen des Kurbeltriebs wieder fast ausschlieRlich auf die
resultierenden Amplituden und kaum auf die resultierende Richtcharakteristik aus.
Die Ursache dafur sind, wie bereits im vorherigen Kapitel erlautert, die Eigenmoden
der Struktur, die vom dynamischen Verhalten des Gesamtsystems abhangen.
Hinsichtlich der maximalen Lautheitsamplituden zeigt Bild 21, dass durch ein
geeignetes Kurbeltriebdesign, wie im vorliegenden Beispiel, eine Reduktion von Uber
15 sone erreicht werden kann.

Lautheit [sone] druckseitige Desachsierung

70.0

63.0

druckseitige
Desachsierung, weniger
Kolbenspiel

36.0 gegendruckseitige

Desachsierung

49.0
42.0 A

35.0

28.0

21.0

14.0

Bild 21: Lautheitsverteilung der drei verschiedenen Kurbeltriebdesigns

Zusammenfassend kann festgestellt werden, dass die Nutzung psychoakustischer
Grundgrofden, wie der Lautheit, gegenuber dem einfachen A-bewerteten
Schalldruckpegel einen Fortschritt darstellen. Allerdings ist eine Analyse unter
Einbeziehung komplexer psychoakustischer Grélken dringend zu empfehlen, um die
menschliche Horwahrnehmung bestmdglich abzubilden und zukunftig Produkte
akustisch zu optimieren (siehe [9]).

5. Fazit und Ausblick

Die vorliegende Arbeit zeigt den Workflow von einer komplexen MKS/EHD
Simulation Uber die Korperschall-Analyse bis hin zur Luftschall-Analyse mit
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psychoakustischer Bewertung. In der MKS/EHD-Simulation eines
Kurbelwellen/Kurbelgehause-Modells wird der Aufschlagimpuls der Kolben auf das
Kurbelgehduse als Quelle fur die Korperschallabstrahlung untersucht.
Variationsparameter sind hierbei die Kolbenbolzen-Desachsierung und das
Kolbenlaufspiel im Kurbelgehduse. Zur realitatsnahen Abbildung der Vorgange
werden neben der Elastizitat von Kurbelgehause, Kurbelwelle und EHD-Kurbeltrieb
auch die mischreibungsbehafteten elastohydrodynamischen Gleitpaarungen
Kolben/Kurbelgehause, Kolben/Bolzen und Pleuel/Bolzen berlcksichtigt. Die
MKS/EHD-Simulation zeigt einen deutlichen Einfluss der Desachsierung und des
Laufspiels auf das Schwingungsverhalten des Kurbelgehauses. In allen Analysen
konnte der Einfluss von Desachsierung und Laufspiel ab einer Frequenz von ca. 1
kHz nachgewiesen werden. Die berechneten Oberflachenschwingungen dienen als
Datenbasis fur die Korperschallanalyse im Frequenzbereich. Die auf dem
Korperschall beruhende Luftschallanalyse ermdglicht die Berechnung der
Schalldruckverteilung im Freifeld eines kugelférmigen Luftvolumens unter
Berucksichtigung der Ublichen dB(A)-Bewertung. Im Vergleich dazu liefert eine
psychoakustische Analyse daruber hinausgehende Erkenntnisse hinsichtlich der
menschlichen Hérwahrnehmung und sollte daher bei zuklnftigen akustischen
Optimierungen Bertcksichtigung finden.
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Die Innengerauschprognose als Mittel zur Bewertung von
Simulationsergebnissen

Christoph Steffens, Christof Nussmann, Michael Kauth

Abstract

In today’s competitive automotive industry, car manufacturers have to present new
models to the market in increasingly short time intervals. This is driven by legislation
and, most important, by customer expectations leading to shortened development
cycles for almost all components of the cars. Given the strong focus on fuel economy,
the engine and drivetrain components especially are subject to this development.
Simultaneously, costs have to be reduced, with regard to both production and
development.

Both requirements — reduced cost and shortened development cycles — can be met by
adapting sophisticated simulation techniques already in the early stages of
development. Simulations have to be utilized for many aspects of the development
process, one of these being the field of NVH. But especially for NVH, the evaluation of
simulation results is not always easy.

This article presents a number of methods for simulating engine and powertrain NVH
and the combination of these methods. The methods are based on well-known
numerical approaches like Multi Body Simulation or Finite Element Method but also on
more specific approaches designed for specific tasks. The simulation methods allow
investigations with a variable degree of detail, suiting the various phases of engine
development.

In this article, a method for assessing simulation results by the use of the
prognosticated vehicle interior noise is presented. This interior noise is predicted by
combining simulated airborne and engine mount vibration data with transfer functions
representing the behavior of a typical vehicle.

Kurzfassung

Im heutigen Marktumfeld sind die Automobilhersteller gezwungen, in immer klrzer
werdenden Abstanden neue Modelle zu prasentieren. Ursache sind neben den
gesetzlichen Anforderungen vor allem die sich bestandig andernden Winsche und
Bedurfnisse  der Kunden. Hieraus resultieren  zunehmend  verkirzte
Entwicklungszeiten flr nahezu alle Baugruppen des Fahrzeugs. Gerade vor dem
Hintergrund der aktuellen Diskussionen zu den Themen Kraftstoffverbrauch und
Schadstoffemission gilt dies insbesondere flr die Komponenten des Antriebstrangs.
Gleichzeitig nimmt der Kostendruck im Hinblick auf Produktions- und
Entwicklungskosten zu.
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Beiden Herausforderungen — verkirzten Entwicklungszeiten und steigendem
Kostendruck — kann durch verstarkte Simulationsaktivitdten in den frihen
Entwicklungsphasen begegnet werden. Dieser Ansatz wird von vielen Akteuren und
fur viele Entwicklungsaspekte verfolgt, so auch im Bereich NVH. Gerade im Bereich
der Akustikentwicklung stellt sich jedoch die Frage nach einer angemessenen und
zielfUhrenden Beurteilung der vielfaltigen Simulationsergebnisse.

Im vorgestellten Tagungsbeitrag werden verschiedene Methoden zur Simulation des
Akustikverhaltens von Motoren und Antriebstrangen sowie die Verknlpfung dieser
Methoden dargestellt. Die angewendeten numerischen Methoden basieren auf
bekannten Hilfsmitteln wie Mehrkorpersimulation und Finite Elemente Methode, aber
auch auf speziellen, auf den jeweiligen Anwendungsfall hin ausgerichteten
Berechnungswerkzeugen. Die hier vorgestellten Simulationsansatze erlauben
Untersuchungen in unterschiedlichen Detaillierungstiefen, so dass die Anwendung in
der Konzeptphase genauso maoglich ist wie in der spateren Detaillierungsphase oder
dem Trouble Shooting. Die Bewertung der Berechnungsergebnisse hinsichtlich ihrer
akustischen Bedeutung ist nicht immer trivial. Deshalb wird in diesem Artikel zur
Bewertung der Simulationsergebnisse das prognostizierte Fahrzeuginnengerausch
herangezogen. Dieses wird durch die Kombination von Fahrzeugtransferfunktionen
mit berechneten Vibrations- und LuftschallgroRen ermittelt. Fur die einzelnen
Methoden werden zunachst die Grundlagen prasentiert, anschlieRend erfolgt eine
Einordung in den Gesamt-Entwicklungsprozess anhand eines ausgewahlten
Fallbeispiels.

1. Einleitung

Moderne Verbrennungsmotoren und Antriebstrange muissen einer Vielzahl von
Anforderungen gerecht werden. Das dieser Tage in besonderer Weise treibende
Thema stellt der Kraftstoffverbrauch dar. Sowohl im Wettbewerb um den Kunden, als
auch bei der Berucksichtigung der zunehmend restriktiven Regulierung der
Flottenverbrauche wird diesem Aspekt mehr und mehr Bedeutung zugemessen.
Unumganglich ist zudem die Einhaltung der gesetzlichen Bestimmungen zum
Schadstoffaussto3. Im Rahmen dieser Randbedingungen mussen Leistungs-,
Gewichts- und Kostenziele erreicht werden. Die Kaufentscheidung vieler Kunden wird
letztendlich stark durch den Qualitatseindruck des Fahrzeuges beeinflusst. Der
Verbrennungsmotor bzw. der Antriebstrang wirkt sich auf diesen Qualitatseindruck vor
allem durch sein Gerausch- und Schwingungsverhalten aus. Entscheidend ist dabei
weniger das  Verhalten der unabhangig betrachteten Komponente
,verbrennungsmotor, sondern vielmehr das Gesamtergebnis im Sinne des
Fahrzeuginnen- und Fahrzeugauliengerausches, welches aus dem Zusammenspiel
der miteinander interagierenden Einzelkomponenten resultiert.

Um ein optimales Gerausch- und Schwingungsverhalten bei der Entwicklung eines
Verbrennungsmotors bzw. Antriebstrangs sicherzustellen, ist es unerlasslich, diese
Aspekte bereits in der Konzeptphase zu berticksichtigen. Fir verschiedene Merkmale
sollten von Anfang an Zielwerte festgelegt werden, um beispielsweise
Eigenfrequenzen oder Schwingungs- sowie Gerauschpegel durchgangig im Blick zu
halten. Dies ermoglicht es, Fehlentwicklungen zu erkennen und rechtzeitig
gegenzusteuern. Die konsequente Verwendung simulationsbasierter Entwicklungs-

50



werkzeuge ist dabei eine Voraussetzung fur eine kosten- und zeiteffiziente
Entwicklung, mit der aufwendiges Troubleshooting wahrend der Motor- und
Antriebstragentwicklung sowie der spateren Fahrzeugintegration vermieden wird.
Auch hier mussen die akustischen Eigenschaften des Antriebs mit Blick auf das
spatere Verhalten im Gesamtfahrzeug bewertet werden. Dazu verknupft FEV die
simulativ gewonnenen Anregungen fur den Antriebstrang mit Transferfunktionen, die
das Fahrzeugverhalten charakterisieren.

Im vorliegenden Beitrag werden Berechnungswerkzeuge zur Simulation des
Schwingungs- und  Gerauschverhaltens von  Verbrennungsmotoren und
Antriebstrangen vorgestellt und es wird gezeigt, wie die gewonnenen Ergebnisse
durch die Berucksichtigung von Fahrzeugtransferfunktionen mit dem Blick auf
Fahrzeuginnengerausche bewertet werden kdnnen.

2. NVH-Aspekte bei der Entwicklung von Verbrennungsmotoren /
Antriebstrangen

Die Entwicklung von Verbrennungsmotoren unterliegt einer konsequenten
Implementierung  neuer Technologien, um die zunehmend stringenten
Gesetzesvorgaben einzuhalten und gleichzeitig die Kundenerwartungen zu erflllen.
Die erzielbaren Verkaufszahlen und Verkaufserldse hangen dabei mal3geblich von der
wahrgenommen Produktqualitat ab. Das Leistungsvermdgen sowie das Gerausch-
und Schwingungsverhalten stellen in diesem Zusammenhang wichtige
Entwicklungsziele dar. Insgesamt ist fur die Zukunft zu erwarten, dass die
Fahrzeugentwicklung entscheidend vom Zielkonflikt zwischen Kraftstoffeffizienz und
Fahrkomfort gepragt sein wird.

Wahrend flir neue Motoren und solche, die noch in Entwicklung sind, ein gutes
Akustikverhalten angestrebt wird, bringen neue Technologien am Verbrennungsmotor
oft zusatzliche Herausforderungen hinsichtlich Schwingung und Gerausch mit sich.
Zum Beispiel bergen die mittlerweile weit verbreiteten Strategien zur
Verbrauchsreduzierung wie Hochaufladung oder Zylinderreduzierung aus akustischer
Sicht erhebliches Konfliktpotenzial, weil hdhere Spitzendriicke und grolere
Zindabstande eine deutliche Zunahme der Drehungleichférmigkeit mit sich bringen.

Damit Akustikaspekte im Entwicklungsprozess effektiv und effizient berlcksichtigt
werden koénnen, bedarf es eines systematischen Integrationsprozesses. Dabei ist es
unerlasslich, von Beginn an Simulationswerkzeuge einzusetzen. Die Akustik wird
maldgeblich durch die Interaktion verschiedener Komponenten beeinflusst. Deshalb
mussen auch die Simulationswerkezuge in der Lage sein, den gesamten Gerausch-
entstehungspfad abzubilden, beginnend mit Verbrennung oder mechanischer
Anregung bis hin zur Abstrahlung als horbarer Schall.

In FEVs Strategie zur Motorenentwicklung nehmen Akustiksimulationen eine zentrale
Position ein. Wahrend in der Konzeptphase mit vergleichsweise einfach aufgebauten
Modellen die grundlegenden Gerausch- Schwingungseigenschaften analysiert
werden, steigt der Grad der Komplexitat kontinuierlich wahrend des
Entwicklungsprozesses bis hin zu virtuellen Modellen des vollstandigen
Antriebstrangs. Den zunehmenden Detaillierungsgrad illustriert Bild 1.
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CAE- Akustische Interaktion Akustik
Konzeptfindung von Substrukturen Gesamtaggregat

Detaillierungsgrad

Bild 1: Entwicklungsprozess und Detaillierungsgrad

Nachdem das Motorkonzept vor dem Hintergrund der gegebenen Produktions-
Randbedingungen und Entwicklungsstrategien auf Basis der grundlegenden
Verwendung von Simulationsmethoden definiert wurde, missen in der folgenden
Konstruktionsphase viele Design-Entscheidungen getroffen werden. Die Konstruktion
muss dabei kontinuierlich auf potentielle akustische Schwachstellen hin untersucht
werden, insbesondere mit Blick auf mdglicherweise kritische Interaktionen einzelner
Bestandteile des Antriebstrangs. Neben der Optimierung des Strukturverhaltens der
Einzelkomponenten ist deshalb die Simulation des gesamten Triebwerks von grofRer
Bedeutung. Dadurch kdénnen Akustikaspekte zeitgerecht in allen Phasen des
Entwicklungsprozesses eingebracht und die Konstrukteure bei der Auslegung der
Bauteile durch Akustikspezialisten unterstitzt werden. Die dabei verwendeten
Simulationswerkzeuge werden kontinuierlich angepasst und weiterentwickelt.

3. Tools und Methoden

Bei FEV kommt zur Simulation des Akustikverhaltens eines Antriebstrangs ein hybrider
Ansatz zur Anwendung. Mehrkdrpersimulation (MKS), Finite Elemente Methode (FEM)
und Luftschallsimulation werden zur effizienten Erzielung mdglichst akkurater
Ergebnisse kombiniert. Der gesamte Berechnungsprozess ist in Bild 2 dargestellt.
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Bild 2: Akustik-Simulationsmethoden - Berechnungsprozess

Die Berechnung der Anregungsmechanismen, die fur das Akustik- und
Schwingungsverhalten relevant sind, erfolgt mittels der MKS. Beispiele sind die
Wechselkrafte und Impulse im Ventil- oder Kurbeltrieb. Zur Berucksichtigung des
dynamischen Strukturverhaltens werden die Kurbelwelle und die Gehausestrukturen
in der MKS als flexible Koérper modelliert. Dadurch kénnen dynamische Effekte
beispielsweise bedingt durch Kurbelwellenbiegung und -torsion oder durch den
Einfluss von Eigenmoden von Halter- und Flanschstrukturen berechnet werden.

In der nachfolgenden Forced-Response-FEM-Berechnung wird das Modell mit den
berechneten Lagerreaktionskraften beaufschlagt. FEV verfolgt hier die Strategie, die
FEM-Berechnungen im Zeitbereich durchzufuhren und so auch vollstandige
Drehzahlhochlaufe zu simulieren sowie zu analysieren.

Abhangig vom Anwendungsfall kann neben den berechneten Oberflachenschnellen
auch der Luftschall prognostiziert werden. Die Luftschallberechnung kann mit
variablem Detaillierungsgrad erfolgen: von einfachsten Ansatzen mit empirisch
ermittelten Abstrahlgraden tber schnelle multi-Monopol-Ansatze bis hin zu komplexen
Berechnungen unter Verwendung der Randelementmethode (Boundary Element
Method, BEM). Auf diese Weise konnen verschiedene Akustikkonzepte oder
Optimierungen mit Blick auf Frequenzverhalten, Gesamtschalldruckpegel oder
Gerauschqualitat untersucht werden.

In Erganzung zu den etablierten Berechnungswerkzeugen setzt FEV unterschiedliche
Methoden ein, mit denen auf das Gerdusch im Fahrzeuginnenraum geschlossen
werden kann. Diese basieren auf FEV VINS (Vehicle Interor Noise Simulation), einer
hoch entwickelten Methode zur Transferpfadanalyse. Die Verknlpfung der simulativ
gewonnen Erkenntnisse aus dem CAE-Prozess mit experimentell bestimmten
Transferfunktionen findet bei der V-VINS Anwendung (Virtual Vehicle Interior Noise
Simulation). Wenn keine spezifischen Fahrzeugubertragungsfunktionen verfligbar
sind oder bewusst kein spezielles Fahrzeug abgebildet werden soll, kommt die
Methode dB(VINS) zum Einsatz. Hierbei werden die verschiedenen Eingangsgrofien
(Motorlagervibrationen und Luftschallsignale) frequenzgewichtet und anschliel3end
Uberlagert, um so das Verhalten eines typischen Fahrzeuges abzubilden. Auf diese
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Weise lasst sich die Innengerauschrelevanz der Simulationsergebnisse
kundenorientiert bewerten. Zudem sind alle Ergebnisse anhoérbar, was eine subjektive
Einordnung ermaoglicht.

Fir einen schnellen und I6sungsorientierten Entwicklungsprozess ist die Anwendung
sowohl von analytischen, CAE-basierten als auch von experimentellen Methoden
unabdingbar. Eine koordinierte Vernetzung dieser Methoden erlaubt die Entwicklung
fortschrittlicher Verfahrensweisen.

3.1 Anregungsberechnung

In und am Verbrennungsmotor sowie im Antriebstrang wirkt eine Vielzahl von Kraften,
die Schwingungen auslésen und durch diese das Fahrzeuginnengerausch
beeinflussen. Die wichtigsten Anregungen kénnen verschiedenen Baugruppen oder
Prozessen zugeordnet werden:

- Gaskrafte, die Uber den Zylinderdruck aus der hochdynamischen Verbrennung
resultieren

- Reaktionskrafte an den Kurbelwellenhauptlagern, die durch die Gas- und
Massenkrafte sowie durch die Kurbelwellendynamik hervorgerufen werden oder
aus der Schwungraddynamik resultieren

- Kolbenseitenkrafte, sowohl aufgrund der Pleuelkraft als auch aufgrund von
StoRen als Folge der Sekundarbewegung

- Nockenwellenlagerkrafte aufgrund von Massen- und Federkraften oder
hervorgerufen durch Stélze beim Ventiléffnen oder -schlief3en sowie durch StoRRe
in den Lagern

- Steuertriebskrafte

- Krafte im Zusammenhang von weiteren, vom Kurbel- oder Nockenwellentrieb
angetriebenen Komponenten wie zum Beispiel der Hochdruckpumpe

Eine Simulation, die all diese Anregungen bertcksichtigt, wird zwangslaufig sehr
komplex, ist jedoch beherrschbar. FEV verwendet flr die Anregungsberechnung das
Werkzeug Virtual Engine.

Vor allem in der Konzeptphase einer Motorentwicklung ist es mitunter sehr schwierig,
die nétigen Eingangsdaten zu sammeln. Deshalb werden vor allem in dieser Phase
vereinfachte Simulationsmodelle eingesetzt, um eine frihe Optimierung mit Blick auf
das Schwingungs- und Gerauschverhalten zu ermoéglichen. Fehlende Daten kénnen
dabei beispielsweise durch vergleichbare Datensatze aus der FEV-Datenbank ersetzt
werden. Diese vereinfachten Modelle werden im weiteren Entwicklungsprozess im
Hinblick auf Topologie und Daten sukzessive detailliert.

FEV verfolgt zur Beherrschung des komplexen Gesamtmodells bei gleichzeitig
mdglichst hoher Vorhersagequalitat einen hybriden Ansatz, bei dem MKS und FEM
gekoppelt werden. Die Gehausestrukturen, die Kurbelwelle sowie die Nockenwellen
werden als flexible Koérper in ein MKS-System integriert, wahrend die anderen
Komponenten (Kolben, Pleuel, Ventile usw.) als starre Korper implementiert werden.
Auf diese Weise kdnnen die wichtigen dynamischen Schwingungseigenschaften der
Wellen und Gehausestrukturen berlcksichtigt werden und gleichzeitig das teilweise
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nichtlineare Verhalten in den Kontaktstellen zwischen den Bauteilen abgebildet
werden. Um die Kopplung zu ermdglichen, werden die aus FEM-Berechnungen
gewonnen dynamischen Eigenschaften der flexiblen Korper mit dem Ansatz nach
Craig-Bampton zur modalen Kondensation reduziert.

Mit der Mehrkoérpersimulation lassen sich die Auslenkungen und Geschwindigkeiten
der Einzelmassen des Modells — und damit des gesamten Motors — sowie die
Vibrationen der flexiblen Bauteile bestimmen. Zudem werden die Krafte an den
Lagerstellen der bewegten Teile erfasst. Die zeitlichen Verlaufe dieser Grolien werden
fur die akustische Untersuchung einer Fourier-Analyse unterzogen. Die
Lagerreaktionskrafte werden als Anregung der Motorstruktur betrachtet. lhre Analyse
erlaubt somit eine Bewertung der Anregungsmechanismen. Die Schwingungs-
charakteristiken koénnen analysiert und Schwachstellen aufgedeckt werden.
Insbesondere das Verhalten der flexiblen Strukturen erlaubt Ruckschlusse auf
Gerauschqualitatsaspekte wie beispielsweise das derzeit vielbeachtete Phanomen der
Rauigkeit.

Das dynamische Verhalten des Motor-Getriebe-Verbunds lasst sich umfassend
analysieren, indem ein Drehzahlhochlauf flr den relevanten Drehzahlbereich simuliert
wird. Auf diese Weise wird der Einfluss sowohl von bedeutenden Motorordnungen als
auch das Resonanzverhalten erfasst.

In der Konzeptphase einer Motorentwicklung kann FEV Virtual Engine beispielsweise
verwendet werden, um den Einfluss von Massenausgleichstriecben und deren
Anordnung zu untersuchen. So lasst sich der Einfluss hohenversetzter
Ausgleichswellen beim 4-Zylinder-Motor flr unterschiedliche Betriebszustande
quantifizieren. Prinzipiell stehen sich die Kompensation des oszillierenden
Massenmoments um die Motorlangsachse bei niedriger Last und der ausgleichende
Effekt eben dieses Wechselmomentes bei hoher Last entgegen. Durch den
Hoéhenversatz der Ausgleichswellen und die damit erzielte Reduktion des
Wechselmomentes wird die Schwingungsanregung bei niedriger Last verbessert. Bei
hoher Last hingegen wird ein Teil des Wechsel-Drehmoments durch das
Massenmoment ausgeglichen. Diese Ausgleichwirkung wird durch den Héhenversatz
reduziert. Mittels CAE ist in diesem Fall eine gezielte Auslegung moglich, so dass das
Schwingungsverhalten in einem besonders relevanten Betriebspunkt, beispielsweise
einem Drehzahl-/Last-Punkt entsprechend der erwarteten typischen Autobahn-
geschwindigkeit, optimal ist.

In der Detaillierungsphase ist vor allem das Zusammenspiel einzelner Baugruppen von
Interesse. Im modernen Motorentwicklungsprozess werden alle relevanten
Baugruppen und Bauteile akustisch optimiert. Wenn diese Optimierung jedoch nur auf
die jeweilige Baugruppe bezogen erfolgt, kdnnen negative Auswirkungen im
Zusammenspiel auftreten. Deshalb muss durch die Simulation auch das
Zusammenwirken der Baugruppen abgebildet werden, damit negative akustische
Interaktionen frih erkannt und eliminiert werden koénnen. Ein Beispiel hierfur sind
Wechselwirkungen zwischen dem Drehmomentverlauf einer Hochdruckpumpe, die
von der Nockenwelle angetrieben wird, und dem Steuertrieb. Durch optimale Wahl der
Phasenlage der  Antriebsmoment-Charakteristik kann die resultierende
Schwingungsanregung erheblich reduziert werden.
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3.2 Struktur-Ubertragungsverhalten

Wird mittels MKS die Anregung berechnet und analysiert, folgt als nachster Schritt der
Gerauschentstehungskette die Strukturlibertragung durch die Motorstruktur. Hier setzt
FEV als Tool die sogenannte ,Dynamic Impact Response Analysis“ ein. Die Anregung
wird als Korperschall durch die Motorstruktur Ubertragen und von deren aul3eren
Oberflachen als Luftschall abgestrahlt. Dieser Luftschall wird, durch die Spritzwand
gedammt, in den Fahrzeuginnenraum Ubertragen. Auf einem weiteren Pfad bzw. auf
weiteren Pfaden werden die Motor- und Getriebelagervibrationen in die
Fahrzeugkarosserie eingetragen und zum Innenraum weitergeleitet. Um das
innengerauschrelevante Verhalten des Antriebs zu optimieren, missen beide Grolien,
Oberflachenschwingungen und Lagervibrationen, betrachtet werden. Die Finite
Elemente Analyse ist hierzu besonders geeignet.

Der Detaillierungsgrad der FE-Modelle unterscheidet sich in der Regel je nach
Entwicklungsstatus. In den frihen Entwicklungsphasen muss haufig auf vereinfachte
Modelle von Baugruppen zuriuckgegriffen werden. Mit diesen lassen sich bereits
grundlegende Informationen Uber das Schwingungsverhalten erarbeiten, die den
Konstrukteuren bei der weiteren Detaillierung hilfreich sind. Wahrend der Detailgrad
der Konstruktion zunimmt, wird auch das FE-Modell immer detaillierter. Am Ende
dieses Prozesses steht ein vollstandiges Modell des gesamten Antriebs. Mittels
Forced-Response-Berechnung kdnnen dessen Oberflachenschnellen oder Motor-
bzw. Getriebelagervibrationen identifiziert werden.

3.3 Abstrahlverhalten

Um die Gerauschabstrahlung auf Basis der zuvor bestimmten Oberflachenschwing-
ungen zu berechnen, hat FEV das Werkzeug FERS (Fast Estimation of Radiated
Sound Power) entwickelt, das in Kombination mit FE-Ergebnissen von Einzel-
komponenten oder ganzen Antrieben verwendet wird. Im Vergleich zu kommerziell
verfugbarer Software auf Basis der Boundary-Element-Methode ist der vereinfachte
Ansatz der FERS sehr effizient mit Blick auf die Rechenzeit. Dies erlaubt eine
Einbindung in den rechenzeitoptimierten FEV-Motorentwicklungsprozess.

Der Ansatz basiert auf der Betrachtung vieler Einzelflachen, die als Monopolstrahler
idealisiert werden und deren Anteil an der Schallabstrahlung summiert wird. Fir jede
der Teilflachen wird der zugeordnete Schalldruck aus der lokalen Oberflachenge-
schwindigkeit normal zur Oberflache und der GroRRe der Flache fur jeden Frequenz-
schritt berechnet. Abhangig von Phasenlage und Laufzeitunterschied kann fir eine
simulierte Mikrofonposition sowohl positive als auch negative Interferenz auftreten.

Um ein MalR fur die abgestrahlte Schallleistung zu erhalten, wird ein
Hullflachenverfahren angewendet. FEV verwendet in etwa 400 virtuelle
Messpositionen auf einer Halbkugel, um das Verhalten von Komponenten mit stark
richtungsabhangigem Abstrahlverhalten zu analysieren. Fir jede dieser Positionen,
deren Lage im Raum automatisiert auf Basis der Bauteilgeometrie festgelegt wird, wird
der Schallleistungsanteil aus berechneter Schallintensitat und zugehdrigen
Hullflachenanteil berechnet. Die gesamte Schallleistung folgt als Summe der
Einzelleistungen.
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3.4 Ubertragungsverhalten des Fahrzeugs

Die Transferpfadanalyse ist als Werkzeug zur Optimierung des Fahrzeuginnen-
gerausches weit verbreitet und wird bereits seit Jahren erfolgreich eingesetzt. Anhand
von experimentellen Untersuchungen wird das Transferverhalten des Fahrzeuges
bestimmt. Mit FEVs Transferpfadanalyse-Werkzeug VINS (Vehicle Interior Noise
Simulation) kénnen die ermittelten Transferfunktionen verwendet werden, um
beispielsweise aus der Gerausch- und Schwingungsanregung des Motors ein
Innengerausch zu berechnen und zu synthetisieren.

Wenn Fahrzeugtransferfunktionen bekannt sind, koénnen die berechneten
Motorlagervibrationen sowie der berechnete Luftschall hinsichtlich der
Innengerauschrelevanz  bewertet werden, indem diese GrélRen mit den
Transferfunktionen verkntpft werden. Wahrend der Motorentwicklung sind gerade in
frihen Entwicklungsphasen jedoch haufig die Fahrzeugtransferfunktionen noch nicht
verfugbar. Erschwerend kommt hinzu, dass ausgepragte Schwachen im
Transferverhalten eines Fahrzeugs das Gesamtergebnis dominieren kbnnen, was eine
Bewertung des Antriebsaggregats als Gerauschursache verkompliziert.

Zur standardisierten Bewertung von Motorprifstandsmessungen und flr
Innengerauschprognosen in Situationen, in denen die Transferfunktionen des
Fahrzeugs noch nicht bekannt sind, hat FEV die Methode dB(VINS) entwickelt. Es
handelt sich hierbei um eine Vereinfachung der VINS. Es werden Transferfunktionen
verwendet, die ein reprasentatives Fahrzeuglbertragungsverhalten darstellen. Diese
Funktionen werden aus der FEV-Datenbank erzeugt. Es existieren unterschiedliche
Funktionen flr langs- und quereingebaute Antriebe und fur verschiedene
Fahrzeugklassen. Die Funktionen bilden ein typisches Ubertragungsverhalten ab,
enthalten aber keine Frequenzspitzen oder -senken. Zwar ist das Vorhandensein von
Frequenzspitzen in einer Fahrzeugtransferfunktion typisch fur Fahrzeuge allgemein,
eine Funktion mit solchen Spitzen wirde jedoch das Verhalten eines speziellen
Fahrzeuges widerspiegeln.

Bild 3 gibt den Aufbau der Methode wieder. An standardisierten Positionen
aufgezeichnete Mikrofonsignale und Beschleunigungssignale, die an den Motorlagern
gemessen oder berechnet werden, werden mit den vereinfachten Transferfunktionen
verkniipft. Die Uberlagerung der einzelnen Teilquellen fiiht zum Gesamt-
Innengerausch.

Transferfunktion Fahrzeuginnenraumgerausch

>
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Bild 3: Tool ,dB(VINS)*
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Die reprasentativen Ubertragungsfunktionen werden in Form von FIR-Filtern im
Zeitbereich auf die gemessenen Luftschall- und Motorlagerschwingungssignale
angewendet. Die Filterung erfolgt linearphasig, da die Verwendung einer
~-gemittelten/reprasentativen Phasenverschiebung nicht sinnvoll ist. Die so gefilterten
Signale werden anschliel3iend zum prognostizierten Innengerausch uberlagert. Sowohl
das resultierende Gesamtgerausch als auch die einzelnen Komponenten sind
anhdrbar.

Statt experimentell am Akustik-Motorprufstand ermittelter Eingangsgrofien kdnnen
auch die Ergebnisse der Simulation verwendet werden.

4. Fallbeispiel — Analyse eines Powertrains wahrend der Design-
Phase

Das folgende Beispiel illustriert den Einsatz der Toolkette bei der Entwicklung eines
modernen Dieselmotors. Der Motor, der flr den Einsatz in Fahrzeugen der oberen
Mittelklasse und der Oberklasse vorgesehen ist, wurde unter der Berlcksichtigung
sehr hoher Anforderungen an das Gerauschverhalten entwickelt. Die dargestellten
Ergebnisse wurden gegen Ende der ersten Design-Phase erzeugt, noch bevor erste
Prototypen verfugbar waren. Auch die Ziel-Fahrzeuge waren 2zu dieser
Entwicklungsphase noch nicht existent.

Zur Analyse des Gerauschverhaltens wurde der Motor als Mehrkorper-
simulationsmodell abgebildet. Die Gehausestruktur sowie die Kurbel- und
Nockenwellen wurden als flexible Modelle implementiert. Die sich ergebenden
Lagerreaktionskrafte wurden zur Anregung der Motorstruktur verwendet, um die
resultierenden Oberflachengeschwindigkeiten zu berechnen. Ausgehend von diesen
Schwingungen wurde der Luftschall an denjenigen Positionen prognostiziert, die als
Eingangsgrofien fur eine VINS- bzw. dB(VINS)-Berechnung herangezogen werden
konnen. Im vorliegenden Beispiel entspricht dies den Mikrofonpositionen in 1 m
Abstand. Als weitere Eingangsgrof3en dienen die Motorlagerbeschleunigungen, die
ebenfalls dem MKS-Modell enthommen wurden. Kurzzeit-FFT-Spektren der
Eingangssignale sind in Bild 4 und Bild 5 dargestellt.
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Sowohl im prognostizierten Luftschall an den virtuellen Mikrofonpositionen als auch im
Korperschall an den Motorlagern fallen verschiedene, zum Teil stark ausgepragte
Resonanzen auf. Insbesondere im Luftschall sind hohe Schalldruckpegelwerte flr
Frequenzen oberhalb von 750 Hz zu erkennen, die das Bild dominieren. Unterhalb von
500 Hz zeigen sich schwacher ausgepragte Resonanzen. Eine Bewertung der
jeweiligen Relevanz im Hinblick auf das Fahrzeuginnengerausch fallt zunachst schwer.
Neben der Auspragung mit Blick auf die Pegelwerte ist auch die Frequenzlage
bedeutend, da diese Einfluss auf die Weiterleitung in den Fahrzeuginnenraum hat.
Dabei spielt auch eine Rolle, ob die Schwingung Uber den luftschallgetragenen
Transferpfad ins Fahrzeug gelangt, oder Uber den Kkodrperschallgetragenen
Transferpfad. Gerade die Gewichtung der Luft- und Kérperschallanteile zueinander ist
nicht trivial. An dieser Stelle kann die Methode dB(VINS) eine wertvolle Hilfestellung
leisten.

Bild 6 zeigt Spektrogramme der simulierten Mikrofonsignale, nachdem diese mit den
entsprechenden  Transferfunktionen bewertet wurden. Die hochfrequenten
Gerauschanteile sind weiterhin vorhanden, im Vergleich zu den tieffrequenten
Resonanzen jedoch erheblich zurickgetreten. Bild 7 zeigt den prognostizierten
Innengerauschanteil der einzelnen Aggregatlager.
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In Bild 8 sind der erwartete Luftschall im Fahrzeuginnenraum sowie die Anteile, die
jeweils dem Korperschall bzw. dem Luftschall zugeordnet werden kdnnen, dargestellt.
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Bild 8: dB(VINS) Innengeréduschprognose, Kérper- sowie Luftschallanteil

Es wird deutlich, dass vor allem die Resonanzen bei etwa 200 und 450 Hz den
Innengerauschpegel malgeblich beeinflussen. Das Gerausch in diesem
Frequenzbereich wird bei diesem Beispiel sowohl vom Luft- als auch vom Kdorperschall
getragen. Dominant ist jedoch erwartungsgemal’ der Korperschallpfad. Eine Analyse
der Berechnungsergebnisse zeigt, dass bei 200 Hz die beiden Motorlager und bei
450 Hz das Getriebelager hohe Schwingamplituden aufweisen und ursachlich fur die
Uberhdhungen im Innengerdusch sind. Versteifende MaRnahmen an den
entsprechenden Halterstrukturen sind im Hinblick auf eine Verbesserung des
Innengerausches zielfiihrend. Die zudem in Bild 4 besonders auffalligen Resonanzen
oberhalb von 750 Hz hingegen sind von weit untergeordneter Bedeutung. Der
entsprechende Frequenzbereich wird mafigeblich vom Luftschallanteil bestimmt: Hier
zeigt die Analyse der Berechnungsergebnisse, dass in diesem Frequenzbereich die
Olwanne den Luftschallpegel dominiert. Im Bereich der Oberklasse hat der
Luftschallanteil typischerweise zwar geringen Einfluss auf den Gesamtpegel im
Fahrzeuginnenraum, ist mit Blick auf Aspekte der Gerauschqualitat jedoch nicht zu
unterschatzen. Die Bewertung dieses Aspektes wird auch dadurch unterstitzt, dass
alle prognostizierten Innengerauschanteile einzeln anhérbar sind.

5. Zusammenfassung

Die Verwendung von CAE-basierten Entwicklungswerkzeugen stellt eine wesentliche
Grundlage fur die kosten- und zeiteffiziente Motorentwicklung dar. Virtuelle NVH-
Prototypen reduzieren die Entwicklungszeit und flihren zu deutlich verbesserter
Qualitat der ersten Hardware-Prototypen. So kdnnen exzellente Ergebnisse bei
Innengerausch und Schwingungskomfort erzielt werden, welche wiederum eine
SchlUsselrolle beim Qualitatsempfinden des Kunden einnehmen.

Die virtuelle Produktentwicklung mit Blick auf das Gerauschverhalten hat bereits ein
hohes Niveau erreicht. Mit modernen Entwicklungswerkzeugen ist eine zielgerichtete
Akustikentwicklung madglich. Bereits in frthen Phasen, wenn weder Motor- noch
Fahrzeug-Hardware verfugbar sind, kann bereits das Fahrzeuginnengerausch prog-
nostiziert werden. Hierzu ist es jedoch unabdingbar, bereits in den frihen Entwick-
lungsphasen die entsprechenden Ressourcen in ausreichendem Malde zu nutzen.
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Durch die Anwendung der FEV-Berechnungswerkzeuge in allen Phasen der Motor-
entwicklung wird der Design-Prozess mit Blick auf die finale NVH-Produktqualitat
malfgeblich unterstitzt. Gemal} der Strategie ,so einfach wie mdglich, so genau wie
notig“ stehen fur jede Phase die passenden Werkzeuge zur Verfuagung.

Die Simulationswerkzeuge erlauben die Abbildung der gesamten Gerausch-
entstehungskette. Die anregenden Krafte werden dem Mehrkdrpersimula-
tionswerkzeug ,Virtual Engine“ enthommen. Hier gehen bereits die Schwingungs-
eigenschaften wesentlicher Komponenten wie Kurbelwelle oder Lagerstruktur ein.
Basierend auf den Ergebnissen der Mehrkorpersimulation folgt die Berechnung des
Vibrationsverhaltens des Antriebstrangs mit Hilfe der ,Dynamic Impact Response
Analysis“. Aus den Oberflachengeschwindigkeiten wird mittels ,Fast Estimation of
Radiated Sound Power“ der abgestrahlte Luftschall bestimmt. Zusammen mit den
Motorlagervibrationen ergibt sich das Fahrzeuginnengerausch durch Beruck-
sichtigung reprasentativer Fahrzeugtransferfunktionen (,dB(VINS)®).

Am Ende dieser Kette stehen anhdrbare Gerausche zur Verfiigung, die eine direkte
Bewertung mit Blick auf das Fahrzeuginnengerausch erlauben. So wird eine
zielgerichtete Optimierung von Motorstruktur und Bauteileigenschaften in besonderer
Weise unterstutzt.
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Identification of the inherent impedances of subsystems, based
on the acoustical response of a fully coupled system

Matthieu Grialou, Nicolas Totaro, Arnaud Bocquillet, Jean-Louis Guyader

Abstract

Vibroacoustic problems are usually driven by complex physical phenomena. Classical
modeling methods generally have difficulties to correctly describe them. The PTF
method (Patch Transfer Functions), which is based on substructuring, allows the
examination of several acoustical subsystems coupled by elementary surfaces called
patches. The acoustical behavior of each subsystem is condensed on these patches
and can be estimated independently with various methods: finite element method,
boundary element method, experimental testing, theoretical calculation ... Once the
acoustical response of each isolated subsystem has been determined by the behavior
of their patches, the whole system can be assembled using continuity relations. This
leads to the prediction of the acoustical response of the fully coupled system.

However, this method relies on the prior knowledge of the inherent acoustical
impedance of each uncoupled subsystem. This inherent property is often computed by
numerical methods. Nevertheless, in many industrial applications, some subsystems
are so complex (as encountered in a “trimmed structure”) that numerical methods
commonly deliver unsatisfactory results. In this case the acoustical impedances can
be obtained using experimental characterization. Unfortunately, in practical industrial
situations, it is often impossible to characterize a standalone subsystem independently
from others and measurements can only be carried out on a full scale system.
Therefore, some subsystems cannot be characterized independently and mandatorily
remain coupled with other ones.

The work presented here proposes an experimental method that allows to compute
the inherent acoustical impedances of particular subsystems by using experimental
information obtained from a fully coupled system. This experimental procedure
requires measurements of the pressures and particle velocities on the patches of the
fully coupled system. In this research paper, the theoretical framework of this method
will be addressed. Finally, the results will be illustrated with an academic example.

Kurzfassung

Vibroakustische Probleme werden in der Regel durch komplexe physikalische
mene gesteuert. Die korrekte Beschreibung der physikalischen Vorgange durch
klassische Modellierungsmethoden ist im Allgemeinen nicht méglich. Die Methode der
Patch-Ubertragungsfunktion PTF (PTF — Patch Transfer Functions), basiert auf
Substrukturierung und ermoglicht die Koppelung verschiedener akustischer
Subsysteme. Die Kopplung der Subsysteme erfolgt hierbei Uber Teilflachen, die
sogenannten Patches. Das akustische Verhalten der Subsysteme wird durch die
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Patches abgebildet, und muss unabhangig voneinander mit einer einschlagigen
Methode bestimmt werden: z.B. Finite-Elemente-Methode, Randelementmethode,
Versuch, analytische Berechnung ... Nachdem die akustische Antwort jedes einzelnen
Subsystems auf das jeweilige Patch bezogen wurde, erfolgt eine Koppelung der
Subsysteme anhand von Kontinuitats-Beziehungen. Dies ermdglicht die Vorhersage
der akustischen Antwort des gekoppelten Gesamtsystems.

Dennoch erfordert diese Methode die Kenntnis der inhdrenten akustischen
Impedanzen jedes angekoppelten Subsystems. In der Regel ist diese inharente
Eigenschaft anhand numerischer Verfahren erfassbar. In der Industrie existieren
jedoch Subsysteme (z.B. ,Trimmed Strukturen®), die so komplex sind, dass die
numerische Verfahren unrealistische Ergebnisse liefern. Gegebenenfalls kdnnen in
diesen Fallen die akustischen Impedanzen anhand einer experimentellen
Charakterisierung bestimmt werden. In der Praxis ist es leider oft nicht mdglich ein
eigenstandiges Subsystem zu charakterisieren. Somit kdnnen einige Subsysteme
nicht unabhangig voneinander charakterisiert werden und die Koppelung zu anderen
Subsystemen bleibt bestehen/erhalten.

In der vorliegenden Studie wird eine inverse experimentelle Methode vorgestellt,
welche die Charakterisierung eines Subsystems anhand von Messungen an einem
gekoppelten System ermdglicht. Die Methode stutzt sich auf ein Messverfahren,
welches die Messung von Schalldruck und Schallschnelle an der Schnittstelle des
gekoppelten Subsystems erfordert. In der vorliegenden Ausarbeitung werden die
theoretischen Grundlagen der Methode erlautert. AbschlieRend werden die
Ergebnisse fur ein akademisches Beispiel vorgestellt und analysiert.

1. Industrial Motivation

The presented subject “Identification of the inherent impedances of subsystems, based
on the acoustical response of a fully coupled system” is part of a more general study
concerning the sound transmission from the exhaust to the interior of a vehicle.
Exhaust noise has a significant impact on the acoustic comfort and has to demonstrate
the acoustics signature profile of the car brand. The driver and passengers perception
of the exhaust noise is determined by the source, the transmission, and the receptor
himself (Figure 1).

BExhaust outlet Muitiphysics Driver's ears
(Monopole)

Figure 1: Factors of driver’s and passenger’s perception of exhaust noise: source, transmission, and
receptor.
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As the automotive manufacturer does not have any control over the receptor (driver’s
ears), the exhaust noise perception can be optimized only through source or
transmission adjustment. The current trend of lightweight construction combined with
engine downsizing adds more difficulties (Figure 2). Indeed, the reduction of the
number of cylinders intensifies the excitation and the lightweight structure has an
increased tendency to vibrate. Consequently, the demands for a descriptive and
predictive method have grown.

Figure 2: Schematic representation on how the BMW EfficientDynamics strategy leads to new
challenges for the acoustic performance.

The presented study is focused on the sound transmission from the exhaust outlet to
the interior of a vehicle. The exhaust outlet is idealized as a monopole point source of
given strength. The transfer from this monopole point source to the passengers’ ears
is described as a transfer function with the unit [Pa/m3.s72]. A practical, though non-
rigorous, approach is to represent this transfer function as a sound insulation curve.
When the monopole source is active (Figure 3) the sound pressure is measured
simultaneously inside and outside of the vehicle with microphones. A sound insulation
curve is represented in 3" octave as the difference in dB between the sound pressure
close to the monopole point source (reference microphone) and the sound pressure
inside the vehicle (listening point).

o Sound Insulation — BExterior vs Interior.
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Figure 3: (a): Sound insulation in 3 octave representation. A minimum is observed in low frequency
range — marked with the red rectangle. This critical insulation could result in exhaust-inferred
booming; (b): Measurement setup.
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The curve of the sound insulation of a vehicle typically shows a minimum in the low
frequency range. Depending on the vehicle’s architecture this minimum could be
observed in a frequency range from 30 Hz up to 140 Hz. At this frequency, the sound
isolation is critical and might result in exhaust-inferred booming effect.

To certainly outline the problem of a low sound insulation, the descriptive method of
the sound transmission from the exhaust to the interior of a vehicle should work at least
within a frequency range starting from 20 Hz and ending up at 250 Hz.

2. Scientific motivation

Physically the noise propagation from the exhaust outlet to the cabin consists of three
steps:

- Propagation of sound waves surrounding the outer skin of the vehicle and
conversion into vibrations.

- Transmission of the vibrations from the external skin to the inner skin.

- Acoustic radiation from the inner skin inside the cabin to the passengers.

¢ N N Y

Noise Propagation Pressure Vibration Noise
' L | "

Semi-FreeField Outer Skin CarBody

Figure 4: Sound propagation from the exhaust outlet to the cabin.

As illustrated in Figure 4, the coupling between the structure and the fluid has to be
considered as a mutual coupling. The full coupling of the internal fluid and the structure
means that the vibration has an influence on the acoustic pressure, and that this
acoustic pressure retroacts on the structural vibration. This consideration complicates
the model drastically compared to a direct coupled approach. The direct coupled
approach is frequently used in acoustics and is a commonly accepted hypothesis.
Nevertheless, in the case of exhaust-inferred booming, the industrial experience shows
that this bidirectional coupling cannot be neglected. The coupling between the
structural vibration and the external fluid has not yet been explored in depth. Therefore
it cannot be dismissed and has to be taken into consideration. The method to be
developed must be able to handle this large complication.
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The phenomena happening during the exhaust noise transmission to the interior of a
vehicle are complex and multiphysics. This results in two industrial drawbacks:

- No simulation software is able to predict precisely the sound insulation of a virtual
vehicle within an acceptable effort.

- When the first prototypes are available, if a vehicle presents a booming problem,
the solution might be found mainly on a resource-consuming, trial-and-error
basis.

By utilizing the substructuring-based PTF method (Patch Transfer Functions), a
coupled system can be considered as several acoustical subsystems connected
together through elementary surfaces called patches (Figure 5). In term of
methodology, the large and complex problem can now be broken down into simpler
sub problems. Various methods then can be applied on these patches to calculate the
acoustical behavior of each subsystem (Figure 6). Upon the attainment of these
individual acoustical responses, the acoustical response of the fully coupled system
can be predicted by re-assembling the subsystems using continuity relations.

BExternd. Structure. Internal.

N, Patches. N, Patches(N, + NV;) N; Patches.

Figure 5: The schematic system represented here is a structure filled with air, placed in a semi-free
field environment. A point source S is acting at the exterior, and a listening point is placed in the
interior at position M. The method PTF (Patch Transfer Functions) is based on substructuring and
allows the consideration of a coupled system as several acoustical subsystems coupled by elementary
surfaces called patches.
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Figure 6: The acoustical behavior of each subsystem is reduced on their patches and has to be
calculated independently with any available method. The results are presented with complex matrix
algebra.

This approach, however, depends on acquaintance of the inherent acoustical
impedance of each uncoupled subsystem. Numerical methods can help to determine
this inherent property. This technique, nevertheless, does not always work on complex
systems and can produce unsatisfactory results for many industrial applications. In
these cases, the acoustical impedances can be obtained using experimental
characterization. Even with this approach, the industries still find it hard and sometimes
impossible to characterize a standalone subsystem, since measurements can only be
carried out on a full scale system. Therefore, some subsystem still has to be
characterized while remaining coupled with others — e.g. a full vehicle filled with air.

An inverse method using specific experimental information obtained from a fully
coupled system should overcome this difficulty. This experimental procedure can be
conducted by determining the pressures and particle velocities on the patches of the
fully coupled system only — no information needed on the uncoupled subsystems. The
method scheme and the results are explained with an academic case in chapter 4
“Inverse characterization of a subsystem”. As the inverse problem is — per definition
— the reciprocal of a direct problem, the direct problem is presented first in chapter 3
“Coupling of linear subsystems”.

3. Coupling of linear subsystems

In this chapter, the theoretical background of the substructuring method PTF (Patch
Transfer Functions) is discussed and illustrated with a simple geometry. An extensive
description of the method can be found in [1].
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3.1 Geometry and stating of the problem

The considered problem is a cavity “C”of volume V filled with air, bounded by rigid walls
S,. The walls form a parallelepiped volume of size L,, L,, L,. A point source S of strength

Q(w):R — C, is placed at coordinates MS(MSx,MSy, Ms,) € R3. The listening point L is
placed at coordinates ML(MLx, My, MLZ) € R3. For the sake of notation simplicity, “S”

and “L” are used indifferently to represent the nature of a point — source or listening
point — and its position.

Ny

A

»
L

Figure 7: Geometry of the system “C”. A source S is positioned on point Ms. A listening point L is
paced on point M,

The objective is to compute the sound pressure at the listening point L caused by the
source S, and all the reflections in the cavity:

- P(L,S, w):(R3R3R) > C
The problem is solved with two different approaches: An analytical solution presented
in section 3.2 denoted in the following as “Reference solution” and an indirect method
using substructuring is presented in section 3.3 denoted as “Resolution using the Patch
Transfer Functions Method”.

3.2 Reference solution

The reference solution with introduction of a structural modal damping yields:

D (L) Py (S)

2 .
— wj; — iNwEw)Ag

P(L S, ) = Q(w)c? Z o (1)
k=1

Where ¢, (M) is the pressure of mode shape k at the point M, Q(w) represents the
source strength, A, k;, and n, are respectively the norm, the angular frequency and
the modal damping of mode k. The detailed calculations are presented in Appendix A.
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3.3 Resolution using the Patch Transfer Functions Method
Step 1: Subdomain definition

The purpose here is to demonstrate the ability of the method Patch Transfer Functions
to handle a strong coupling between two acoustical subsystems. Therefore, we
consider that the system “C” is an assembly of subsystem “A” and subsystem “B”
(Figure 8).

| |
l | ®
| |
| |
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|« s ®
y ,/
X
Figure 8: The coupled system — box “C” — is considered as being the coupling of two subsystems —

boxes “A” and “B”.
Step 2: Coupling surface and division in patches

The subsystems “A” and “B” are coupled by a coupling surface. This coupling surface
is divided into N elementary surfaces called patches. The patches are considered as
independent pistons vibrating along their normal direction (Figure 9). It represents an
approximation and the patches’ size influences the accuracy of the results. However,
in light fluid, the results converges with a A1/4 criterion where A is the smallest
wavelength at the maximum frequency of interest [2].

Ny

Figure 9: The coupling surface between the two subsystems “A” and “B” is discretized into N patches.
These patches are acting like independent pistons vibrating along their normal direction.

For clarification purpose, the patches of each subsystem are indexed with a dual
notation:

- The patches of the subsystem “A” are indexed indifferently with i and j.
- The patches of the subsystem “B” are indexed indifferently with i and j.
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Step 3: Pressure on patches in each uncoupled subdomain

Pressure on patches of subsystem “A”

NN
NN
N

Ny

N

Figure 10: The subsystem “A” consists of a closed cavity where the opened coupling surface to
subsystem “B” is replaced with N patches indexed i and j.

As there is no source in the subsystem “A” (Figure 10) the space average pressure on
the patch i is linked exclusively to the velocity of all patches j — acting as sources —
and all acoustical reflections on the rigid wall cavity:

N N
Ph=) =) @
=1 j=1

Where P{ij is the space average pressure on patch i due to the vibration of patch j
and all reflections. V]-A is the patch’s j velocity. Z{Lj is the patch to patch impedance,

defined as the ratio between the mean pressure on patch i and the velocity of patch j,
with all other patches blocked.

The impedance Z{. ; is given by:

SO (DY (NS

— (w? = Wi — ijww)Ag

3)

A I
Zi_j =lwpyc
k

Where (¢, (N)); is the space average pressure of mode shape k on patch i, S; is the

surface of the patch j, A, w, and n;, are respectively the norm, the angular frequency
and the modal damping of mode k. The detail calculation of equation 3 can be found
in Appendix B.

Equation 2 can be written in a compact matrix form:

{Pf"latch} = [ZléatchePatch]' {Vlflatch} (4)

Equation 4 represents a reflection of the behavior of the subsystem “A” on its interface
— which is discretized into N patches. This relation stipulates that the pressures on all
patches {P4,.,} (N,1) and their velocities {V4,.,} (N, 1) are linked by an inherent
property of the subsystem “A”. This inherent property is mathematically represented
with a square matrix [Z7,,.,] (N, N) filled with patch-to-patch impedances Z{ ;.
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Pressure on patches of subsystem “B”
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Figure 11: The subsystem “B” consists of a closed cavity where the opened coupling surface to the
system “A” is replaced with N patches indexed i and j. The subsystem “B” contains the source S and
the listening point L.

Similarly to the subsystem “A”, the space average pressure on patch i is linked to the
velocity of all patches j — acting as sources — and all acoustical reflections on the
rigid wall cavity. In addition, the source creates a space average pressure on each
blocked patch noted PZ ;. The effect of the source includes also the acoustical
reflections on the rigid wall cavity:

= P+ Z By =250 + Z 28,9 (5)

P?; and Z{; of subsystem “B” are respectively similar to P/L; and Z{; of the

subsystem “A”. Therefore, Zl’ij is calculated with equation 3, using the modal
parameters of subsystem “B”. P2 . represents the space average blocked pressure on

patch i when the source S is active. ZZ_¢ represents the impedance from the source to
the blocked patch i.

The calculation of Z2 . leads to:

iS

P i (b (N))ibi (5)
(w? — Wi — iNgwEw) Ay
The detailed calculation can be found in Appendix B.

Equation 5 can be written in a compact matrix form:

{ atch} {ZPatchPS}Q(w) +[ Patch<—Patch] {VPatch} (7)

Equation 7 represents a condensation of the behavior of the subsystem “B” on its
interface — which is discretized into N patches. This relation stipulates that the
pressure on all patches {P5,,.,} (N, 1) and their velocities {VZ,,.,} (N, 1) are linked by
an inherent property of the subsystem “B”. This inherent property is mathematically
represented with a square matrix [z2] (N, N) filled with patch to patch impedances Zi";-.
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In addition, the effect of the source is taken in consideration with the source strength
Q(w) and an impedance from source to patch {Z5,, ., <}-

Step 3: Coupling Condition

If the two systems “A” and “B” happen to be in interaction, the inherent properties of
each subsystem have to remain true. Mathematically, it means that the equation 4
describing the behavior of subsystem “A” at its interface must still be valid — as well
as equation 7 for the subsystem “B”.

If we consider the interaction between the two subsystems as being a full coupling,
there should be some physical compromise between the drive of each subsystem. The

full coupling can be seen as a no-mass rigid connection between each pair of
coincident patch i of both subsystems “A” and “B” (Figure 12).

No-mass rigid link

Patch i of subsystem“A”

A A A
Flinkei = P 1

—_—

JA A A

Forcesequilibrium: ~ Ffinke: =
\elocities continuity: VA =vVB

Figure 12: The full coupling of the subsystem “A” and “B” can be imagined as a no-mass rigid
connection between each pair of coincident patch i of the two subsystems. The continuity of velocities
and the dynamic equilibrium lead to equal velocities and opposed forces.

Considering the convention of outward patch’s normal vector (the convention choice is
arbitrary and still has no influence over the physical result. However, the consistency
with chosen convention is important), the full coupling between each pair of coincident
patch i of subsystems “A” and “B” yields:
-vA=VE =VE vie[1,N]
or (8)
_{Vlflatch} = {VIfatch} = {VPCatch}

P = PP =Pf,vie[1,N]
or (9)
{Pléqatch} = {Pgatch} = {Pgatch}

When the two subsystems “A” and “B” are coupled, the response to an arbitrary

external stimulation (equations 4 and 7) is not arbitrary anymore, and corresponds to
the behavior of the coupled system.
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Response of the coupled subsystem “A”:
{Pgatch} = _[Zgatciu—Patch]- {VPCatCh} (10)
Response of the coupled subsystem “B”:
{Pgatch} = {ZgatcheS}Q(w) + [Zgatciu—Patch]- {VPE:atch} (11)
From these two relations we derive the coupled velocity:
{(VSaten} = [Zbatcheraten + Zhatcheraten) " {=Zpatcnes}- Q(w) (12)

The coupled velocity {V5,..,} represents the physical compromise between the drive
of the two systems when they are forced to “work” together.

Step 4: Pressure at the listening point
Finally the pressure at the listening point can be computed with equation 15.
P(M) = ZF 5. Q(w) + [ZP _paccn {VEaten} (13)

Where ZB_¢ (1,1) represents the source to point impedance, and [ZP ;.. (1,N) is
the patch to point impedance (details in Appendix B).

3.4 Numerical experiment
In order to demonstrate the ability of the method to handle a strong coupling case, the

box “C” is simulated numerically, considering that it is composed of two sub-boxes “A”
and “B” (Figure 13). The numerical values are given in Table 1.

’ 5 o |
Z N SR gaa + fya - Rl — 4

2 Y e z
y P ? y

) [th’qatchePatch] [ZgatchePatch] ; {le’gatches}- Q(w)
{2154—5}' Q(w) ; [Zleh—Patch]

Figure 13: The box “C” is considered as being the coupling of sub-boxes “A” and “B”. The acoustical
properties and response of each isolated sub-box is reduced on their patches: [Zpychpatenls

(Z8 icnerpaten)s {ZBicnes) Q(w); {ZB Y. Q(w); [ZE_paicn]. A final assembly allows predicting the
response of the fully coupled system “C”.

Table 1: Numerical values—boxes’ dimensions, source and listening point position, air density, sound
celerity, modal damping, nhumber and dimension of patches—for the numerical experiment.
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BOX (lAI’ BOX (lBI’ BOX (lC"
(Ly; Ly; Ly) | (3.78; 2.00; 1.40) (1.22; 2.00; 1.40) (5.00; 2.00; 1.40)

(Mgy; Mg,,; Ms,) — (0.34; 0.35; 0.25) (4.12; 0.35; 0.25)
(My; Mp,; M,,) — (0.72; 1.32; 1.23) (4.50; 1.32; 1.23)
Po 1.29 [kg.m™]
c 340 [m.s1]
Nk 0.01

Patches 70 Patches of size (0.20; 0.20) —
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Figure 14: Sound pressure in the box “C” at the listening point L when the source S is active. The
green curve represents the reference solution. The blue curves represents the result obtained with the
substructuring method Patch Transfer Functions. From 200 Hz the result starts to be slightly different.
It is the effect of the approximation of a continuum system with discrete patches. Obviously, the error

vanishes when the patches become smaller.

In this chapter, the theoretical background of the substructuring method Patch Transfer
Functions has been illustrated for a simple case. A numerical experiment shows the
ability of the method to couple linear acoustic subsystems. The chapter 4 “Inverse
characterization of a subsystem” tackles the inverse problem i.e. uncoupling a fully
coupled system.

4. Inverse characterization of a subsystem

This chapter considers the fact that measurements can be done in the fully coupled
system “C” only. With a special experimental setup and an inverse method the inherent
properties of the subsystem “A” can be derived. For presentiveness the method is
presented for the same geometry (Figure 15) as the one encountered in chapter 3,
“Coupling of linear subsystems”.
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[ZgatchePatch] ?

Figure 15: Here it is assumed that the system “C” cannot be physically uncoupled. A specific
experimental procedure combined to an inverse method, allows characterizing the inherent impedance
[Z4tenepaten] Of the subsystem (Box “A”).

4.1 Theoretical background
Equation 4, which describes the response of the subsystem “A” is valid whatever the

excitation is — as long as no point source is in the subsystem “A” itself. If N
independent experiments are done, equation 4 can be written N times:

{PlAPatch} = [Z;’qatchePatch] {VlAPatch}

{ps Pgtch}f[zﬁatch-epatch] {VzApgtch} (14)
{Pi patcny=1Zhatcnc patcn Vi paten’
This set of N? equations (15) can be written in a compact form:
[P] = [Zpatcnepatenl V] (15)
Where [P] (N,N) and [V] (N, N) are constituted according to relations (16) and (17):
[P] = [{PlAPatch}' {PZAPatch}r e {Pf\?Patch}] (16)
V] = [{V1APatch}; {VZAPatch}' e {VI\I;lPatch}] (17)
Finally, the inherent property of subsystem “A” is found with equation 18:
[Zpatcnepatcn] = [P1IVI™? (18)
The idea of writing the problem with this compact notation can be found in [3].
If the system “A” happens to be coupled, with the system “B” or any other system, the
equation 4 remains true. Indeed, coupling a system to another one does not change
its inherent properties. Therefore equations 14 up to 18 are still valid. One idea to excite

the system with N independent solicitations, is to place a source S at N different
positons in the coupled system “C”.
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Ny

Figure 16: In the fully coupled system “C”, the source is placed sequentially at position S;,S,, ..., Sy.
Each source position is associated to one experiment where the pressure and the velocity is
measured at the center of the supposed patches. The source shall not be in the subsystem being
characterized.

For each experiment — source at a given position — the pressure and the velocity are
measured at the center of the “supposed patches” of the subsystem “A”. The
expression “supposed patches” emphasizes that in the coupled configuration (system
“C”), there is no physical patch at the interface of the two systems. The matrices [P]
and [V] are constructed according to (16) and (17). Finally equation 18, gives the
inherent impedance of subsystem “A”.

4.2 Numerical experiment

The numerical experiment was carried out on the system “C” (Figure 16). The inherent
impedance characteristic [Za,;cnpatcn] Of SUbsystem “A” has been determined using
the procedure presented in section 4.1. The matrix [Z4,:.ncpaten] CONtains complex
numbers, for each frequency line. Figure 17 represents the amplitude of each element
of [Z8icnepaten] at the frequency of 160 Hz.

Representation of [Z7;.npatcn] @t 160 Hz

Reference solution. Throughinverse characterization.

[Zﬁmh « patcrd 160 HZ - Reference [Z';amh < Paten] 160 Hz - Inverse Characterization

250

200

150

100

50

Figure 17: Representation of the amplitude of each element of the matrix [Zp,.chpaten] at the
frequency of 160 Hz. A good correlation is observed except on the matrix’s diagonal.
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Considering that the numerical experiment was done without any matrix regularization,
it provides convenient results. In order to verify the result quality for a large band width
(10-250 Hz), the substructuring method Patch Transfer Functions presented in
chapter 3 “Coupling of linear subsystems” has been applied with the property of
subsystem “A” [Z5,:cneratcn] Obtained with the experimental characterization (Figure
18 and Figure 19).

i i N @5,
A e ; """" v - ¢ PR e
7 e - R L, ?/f
5 v 1
oA 5 * Numerical Experiment:
[ZEatcnepaten] ° —+Hardware®.
I = Y | i
z/ s z
A ’\/ """" o4 + o By __ ¢ "t
2 P ° 2t 7 /o
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* B . (7B ¥
[Z.lé‘qatchepatch] [ZPatcthatch] ’ {ZPatch<—S}- Q(w) P(L)?

{Z[\L?h—s}' Q(w) ; [Zl\ljh—Patch]

Figure 18: The impedance [Z},.cn patcn] Of the subsystem “A” has been obtained through a numerical
experiment conduced on the coupled system “C”. This inherent property has been found without any
prior information about the subsystem “A” or “B”. For the verification step the subsystem “B” is
supposed to be perfectly known. In this way the fourth step of the substructuring method Patch
Transfer Functions presented in section 3.3 can be performed. It allows calculating the sound
pressure at the listening point L when the source S is active.

Sound pressure at listening position.
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Figure 19: The result (red curve) happens to be, over the full frequency range (10— 250 Hz), very
close to the reference solution (green curve).

The sound pressure (Figure 19) at the listening point L, when the source S is active,
happens to be very close to the reference solution over the full frequency range
(10 — 250 Hz). It gives a supplementary way to verify the quality of the impedance
[Z8 ccnepatcn] Obtained with the inverse method presented in this chapter.

78



5. Conclusion and Perspectives

In the automotive industry, exhaust noise has a significant impact on acoustic comfort.
Passengers’ exhaust noise perception can be optimized through adjustment of the
sound transmission, from the exhaust outlet to the interior. This sound transmission
happens to be critical in the low frequency range resulting in a risk of causing exhaust
inferred booming noise. Unfortunately, the phenomena involved in the exhaust noise
transmission to the interior of a vehicle are multiphysics and complex.

The Patch Transfer Functions method — based on substructuring — allows splitting
the complexity of the phenomena into subsystems. Each subsystem’s response is to
be evaluated with whatever available method. The ability of the method to couple linear
subsystems (briefly exposed in chapter 3) has already been demonstrated [1].
Nontheless, this method is only viable with the prerequisite knowledge of the inherent
acoustical impedance of each uncoupled subsystem. Often calculated through
numerical methods, some systems (in the instance of a “Trimmed structure”), have to
be characterized experimentally. In the case that some subsystems cannot be
characterized independently and remain coupled with other ones — e.g. full vehicle
filled with air — the system represents additional difficulty.

The inverse method presented in chapter 4 proposes an experimental method,
allowing characterization of a particular subsystem — while coupled with another
unknown subsystem. The experimental procedure counts on the knowledge of the
pressures and the particle velocities at the subsystem interface. On the one hand, no
a priori information about any system — system under characterization or the full
system — is necessary to employ the method. On the other hand, as long as the
vibroacoustic subsystem to be characterized has a linear behavior, the method is —
from a theoretical point of view — applicable whatever the complexity of the system is:
Presence of unknown trim, presence of unknown vibroacoustic components...

The first results — obtained numerically on a simple geometry — show that the method
is able to handle the characterization of a strongly coupled subsystem. The robustness
of the method concerning measuring uncertainty has not been proven yet. Then the
method should be validated on more complex geometry, and finally experimentally on
a full scale vehicle.
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Appendix A. Analytical sound pressure in a cavity.

Stating of the problem:

The calculations of the sound pressure P(M) and the particle velocity V(M), at any
point M of a cavity are presented here on a general case. The calculations of
impedances — derived from this general expression — are presented in Appendix B.

N
n

S, Sr
V=5,US,

Figure 20: The general problem considered here is a cavity of volume V filled with air, bounded with
rigid walls V — outward unit vector normal . The enveloping rigid surface V is partitioned into a

vibrating surface S,, (where a normal velocity V(M) = V,,(M).7 is prescribed) and a blocked surface S,
(where the normal velocity is zero). A point source S of strength Q(w): R — C, is placed at coordinates
Mg(Msy, Mgy, Ms,) € R3. A listening point L is located at coordinates M, (M, M,,, M,,) € R®. For the
sake of notation simplicity, “S” and “L” are used indifferently to represent the nature of the point —
source or listening poin t— and its position. M represents an arbitrary point in the cavity, N represents
an arbitrary point on the surface

Transcription of the physical problem into equations:
At any point M of the volume — except on the source S — the homogeneous Helmholtz

equation is valid. The presence of a point source results in a singularity described with
a Dirac distribution such as [ff, §(M — M) = 1:

VZP(M) + k*P(M) = Q(w)§(M — Mg),YM €V (19)
Were V? is the Laplacian operator, k is the acoustic wavenumber.

On the vibrating surface S,,, Euler equation yields:
VP(N).R = —iwp,V,(N),¥N € S, (20)

Where V is the gradient operator, p, is the density of air and w is the angular frequency.
On the no vibrating surface S,., Euler equation yields:

VP(N).7 = 0,VN €S, (21)

The cavity has inherent pressure Eigen modes ¢, verifying — per definition — the
homogeneous Helmholtz equation (22) and the rigid boundary condition (23):
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V2 (M) + k2 (M) = 0,VM € V (22)
V¢ (N).i =0,YN €S, US, (23)

Where k; is the acoustic wavenumber of mode k. The normalization of this mode is
such as:

J:]- ¢ (M) Py (M)dv = A5y, VM €V (24)

Where A; is the norm of pressure Eigen mode I.

The pressure can be written on this orthogonal basis:

POM) = ) §(@)pi(M), VM €V (25)
k=1

Where &, (w) is the modal amplitude of mode k.
Problem resolution:

Some mathematical symbolic calculation leads to the expression of P(M). For
concision purpose, some — non critical — calculation steps are omitted.

M1, ((19) (M) — (22)P(M))dV yields:

f f 3 (V2P (M) — P(MYV2, M)AV + (K — k2) f f f . (MDP(M)
= $.(5)Q (W)

(26)

Green’s theorem allows to consider the volume-integral over V, as a surface-integral
over S, U S,.. In addition the pressure P(M) can be expressed using (25):

ﬂ; s ((pk(Nﬁ)P(N) - P(N)Vd)k(N)) nds
vUSr ) (27)
+ (k% — k2) J:]-f <¢k(M)Z g‘l(w)cpl(M)) dV = ¢,(5)0(w)
v 1=0

The boundary conditions equations (20), (21) and (23) simplify, the surface-integral.
For the volume-integral, using the orthogonality property of mode (24) — and some
mathematical re-writing — the summation on index [ and the index [ itself vanish &;(w)
becomes ¢, (w) and is expressed as:

r(S) 1

| fs SNV, (N)ds  (28)

The expression of P(M) at any point of the volume is obtained using (25):
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b (M) (S)
(k2 — k2)A,

. C br (M)
+ lwpg Z <mﬂ;v¢k(l\/)%(1\/)d8>

k=1

P(M) = Q@) )’
k=1 (29)

The velocity I7(M) at any point of the volume is obtained using Euler’s equation (30):

PM) = () (30)

WP

Appendix B. Acoustic impedance in a cavity.

From the general expression of P(M) — equation 29 — all the impedances
ZicsiZicj, Zics, Z1—j can be derived:

Source to Point impedance Z;_:

Definition: Ratio between the sound pressure at the listening point P(L) — caused by
the source placed at position S — and the source strength Q(w). All surfaces in the
system are blocked:

P(L) <O ¢ (M) (S)

Q) ~ L (= Doy &y

Zies =

Patch to Patch impedance Z;_;:

Definition: Ratio between the space average pressure on the surface S; of patch i —
S; is a subsurface of S, — and the normal velocity of patch j — surface §; = S,,. The
patch j is vibrating in a translation motion way along its normal — V;,(N) = V;(w), VN €
S;. All other surfaces in the system are blocked and the point source is inactive:

1 o
oy, 5 lls PODds Z<¢k(1v>>i<¢k<zv>>,-s,- (32)
TV T e LT -k,

Source to Patch impedance Z;_:
Definition: Ratio between the space average pressure on the surface S; of patch i —

S; is a subsurface of S, — caused by the source placed at position S and the source
strength Q(w). All surfaces in the system are blocked.

1 .
ey s s PODAs S (g, 0))ihi(5) (33)
T Qw) Q(w) L (k2 = kA
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Patch to Point impedance Z,_;:

Definition: Ratio between the sound pressure at listening position L and the normal
velocity of patch j — surface S; = §,,. The patch j is vibrating in a translation motion

way upon its normal —V,,(N) = V;(w), VN € S;. All other surfaces are blocked and the
point source is not active:

P(L) iwp, Z ¢ (L)(Pi (N));S; (34)
k=1

L TV () (k2 — k2)A,

Appendix C. Air damping introduction

The mathematical representation of energy loss in a system is still an opened question
of physics. Nevertheless, the introduction of a structural modal damping — n; of mode
k — is a simple convenient approach. The modal damping is introduced changing the
denominator “(w? — wz)” of any equation into “(w? — w2 — inyw,w)” — respectively
“(k? — k2)" into “(k? — ki — ingkik)".
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Neue Modglichkeiten auf dem Gebiet der experimentellen
Modalanalyse

Jochen Schell, J6rg Sauer

Abstract

Laser vibrometry is a well established technique in vibration measurement. One of its
most important applications is the experimental modal test. Technical progress over
the last few years now offers some interesting new possibilities. The improvement in
optical sensitivity leads to a better signal to noise ratio (SNR) and thereby facilitates
identification of modes. A direct link to the FE world has been established.
Measurements can be performed on the nodes of the FE model. This leads to a
drastically improved correlation with simulation results, also for higher modes. Finally
a synchronously measuring laser Vibrometer has been introduced very recently, which
can be used for measuring transient and non-stationary events, non-contact and on
many points simultaneously. These measurement capabilities are particularly
important for transient vibration events in hot or delicate surfaces, where
accelerometers can not easily be applied or would lead to a change of resonance
frequencies.

The possibilities of automated 3D Scanning Laser Vibrometry will be briefly described.
The workflow of an experimental modal test for model validation is described in detail
for a sample application, using a brake disk as model component. Starting from the
simulation model, it is shown how this grid is used for the measurement, how the test
is conducted, showing the results, how modes are extracted from these results and
which quality is achievable with this method.

Finally, a synchronously measuring Laser vibrometer is presented together with its
applications.

Kurzfassung

Die Laservibrometrie ist inzwischen fest in der Schwingungsmesstechnik etabliert.
Eine der groRen Anwendungen ist nach wie vor der Einsatz fur die experimentelle
Modalanalyse. Die technische Weiterentwicklung der letzten Jahre erdffnet nun
interessante neue Moglichkeiten. Die Verbesserung der optischen Empfindlichkeit
fuhrt zu einem besseren Signal-Rausch-Verhaltnis (SNR) und damit zur eindeutigeren
Identifikation der Moden. Inzwischen ist auch eine sehr direkte Verzahnung mit der FE-
Welt mdglich. Messungen kdnnen automatisiert direkt auf den Knoten des FE-Modells
durchgefuhrt werden, was zu einer stark verbesserten Korrelation auch héherer Moden
fuhrt. Schlielich existiert seit Kurzem ein synchron messendes Laservibrometer, mit
dem auch transiente und instationare Vorgange berthrungslos an vielen Punkten
gleichzeitig gemessen werden kdnnen. Diese Messmadglichkeit kommt besonders bei
transienten Vorgangen an heilRen Objekten oder leichten Komponenten zum Tragen,
bei denen Massebeladung die Eigenfrequenzen verstimmt.

Im Folgenden werden die Madoglichkeiten der automatisierten 3D-Scanning-
Laservibrometrie kurz beschrieben. Der Ablauf eines solchen Modaltests zur
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Modellvalidierung wird anhand eines konkreten Fallbeispiels erlautert. Als Testobjekt
dient eine Bremsscheibe. Ausgehend von einem Simulationsmodell wird gezeigt, wie
das Simulationsgitter fur die Messung verwendet wird, wie der Test ablauft, wie die
Testergebnisse damit aussehen, wie aus diesen Ergebnissen Moden extrahiert
werden und welche Qualitat damit erreichbar ist.

SchlieBlich wird ein synchron an vielen Punkten messendes Laservibrometer mit
einem Anwendungsbeispiel vorgestelit.

1. Einleitung: Experimenteller Modaltest mit Laservibrometern

Die experimentelle Modalanalyse ist ein zentraler Baustein in der
Schwingungsoptimierung von Bauteilen. Ihr Ziel ist es, die Eigenschwingformen mit
ihren zugehdrigen Frequenzen und Dampfungen zu bestimmen.

Neben dem experimentellen Modaltest wird seit vielen Jahren auch eine rechnerische
Modalanalyse durchgefuhrt. Meist kommt als Werkzeug dabei eine Finite Elemente
(FE) Simulation zum Einsatz, Eingangsparameter sind Materialeigenschaften und die
exakte Geometrie. Solch eine simulative Modalanalyse bestimmt ebenfalls
Eigenschwingformen und Eigenfrequenzen, meist ohne  zuverlassige
Dampfungswerte. Die Simulation hat zum einen den Nutzen, dass neben den reinen
Eigenmoden der Struktur ohne Einfluss der Umgebung auch die Reaktion auf
eingeleitete Krafte bestimmt werden kann. Zum anderen kdnnen damit auch die
Auswirkungen von kleinen Modifikationen eines Bauteils vorhergesagt werden. Es ist
also nicht mehr notig eine groRe Anzahl von Prototypen zu bauen, die dann getestet
werden mussen.

Die FE-Simulation kommt jedoch nach wie vor nicht ohne Testdaten aus. Ausgehend
von den Testergebnissen werden Eingangsparameter fur die Simulation Gberpruft,
angepasst oder auch erst grundlegend bestimmt:

- Bei ungenligend bekannten Materialparametern wie z.B. fUr moderne
Kompositstrukturen ~ werden auch grundlegende Daten wie das
Elastizitdtsmodul aus dem Test enthommen.

- Auch bei bekannten Steifigkeitswerten wird die Dampfung meist experimentell
bestimmt.

- Die korrekte Simulation von Flgestellen ist schwierig und wird oft ebenfalls
weitgehend durch Vergleich mit experimentell gewonnenen Daten durchgefihrt.

- Jedes Modell muss naturlich zuerst generell validiert werden. Auch dies
geschieht durch Vergleich mit Modaldaten, die aus dem Test extrahiert wurden.

Die direkten Testdaten sind nun, strenggenommen, nicht direkt mit den Ergebnissen
der Simulation vergleichbar. Testdaten sind immer als Reaktion einer Struktur auf eine
anregende Kraft zu betrachten. Moden aus der Simulation sind im einfachsten Fall von
anregenden Kraften unabhangig, sind also konzeptionell etwas Anderes als Rohdaten
aus dem Test. Um nun Testdaten mit Simulationsdaten vergleichen zu kdnnen, ist ein
Zwischenschritt nétig: die Testdaten werden an ein Modell angepasst, es wird ein
sogenannter Curve Fit durchgefiihrt. Im Test werden also Ubertragungsfunktionen
(z.B. Oberflachenschnelle zu einleitender Kraft) gemessen. An den gemessenen Satz
von Ubertragungsfunktionen wird nun ein Modell einer Reihe von harmonischen
Oszillatoren angepasst, bis es bestmdglich mit den Messergebnissen Ubereinstimmt.
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Aus der besten Anpassung werden dann die Parameter flr den Satz der verwendeten
harmonischen Oszillatoren entnommen: ihre Resonanzfrequenzen, also die Lage der
Peaks, ihre Dampfungen, also die Breite der Peaks und die Eigenschwingformen.
Durch diesen Anpassungsvorgang eines Modells harmonischer Oszillatoren an die
Messdaten werden modale Parameter bestimmt: Eigenfrequenzen, Eigenformen und
Dampfungen. Es werden also Moden aus den Testdaten extrahiert.

Diese extrahierten Moden kénnen nun direkt mit den Moden der FE-Simulation
verglichen werden. Die beiden Datensatze werden also korreliert. Damit kann zuerst
die Glte des FE-Modells Uberpruft werden. Als nachster Schritt kdnnen nun die
Parameter des FE-Modells angepasst werden, um eine mdglichst gute Korrelation zu
erhalten. Ein moglicher Wert, um die Gite der Korrelation zu bestimmen, ist (neben
vielen anderen) der MAC (Modal Assurance Criterion) Wert. Er beschreibt etwas
vereinfacht die ,Ahnlichkeit* der Eigenformen, die aus dem Test extrahiert wurden und
denen aus der FE-Simulation.

Wenn die Tests mit Beschleunigungsaufnehmern durchgefiihrt werden, dann enthalt
das FE-Modell sehr viel mehr Knoten als das Messmodell Freiheitsgrade enthalt (1D-
oder 3D-Messpunkte). Ein detaillierter Vergleich Gber MAC-Werte ist daher meist nur
fur einfache (niedrige) Moden moglich. Hohere Moden mit komplizierteren
Schwingformen sind in solchen Tests nicht mehr eindeutig unterscheidbar.

Weiterhin verandern Beschleunigungsaufnehmer die Massen- und
Steifigkeitsverteilung. Die Messdaten werden also systematisch von den
Simulationsergebnissen abweichen. Schlie3lich missen die Winkel der Aufnehmer zu
den Koordinatenachsen exakt bestimmt werden (Euler Winkel), was zu
Ungenauigkeiten fuhrt. Aus praktischer Sicht sind Tests auf weichen oder heil3en
Oberflachen schwierig fur Messungen mit Aufnehmern.

Konzeptionell ist bei Verwendung von Aufnehmern folgendes Problem zu |6sen:

- Die Messdaten enthalten nur eine geringe Anzahl von Freiheitsgraden an
Punkten, deren Geometrie meist manuell bestimmt werden muss.

- Diese Messergebnisse mussen nun zum Abgleich mit einem detaillierten FE-
Modell mit vorgegebener Geometrie verwendet werden.

Laservibrometer haben einige Vorteile:

- Sie arbeiten berlhrungslos, beeinflussen also die Struktur nicht.

- Auch heil3e, weiche oder sensible Oberflachen sind messbar.

- Die Messpunkte sind ,virtuell, nur durch die Ausrichtung des Messlasers
bestimmt. Damit kbnnen sehr einfach andere oder zusatzliche Messstellen
gewahlt werden.

Scanning-Laservibrometer bieten dartber hinaus den Vorteil, dass das Messgitter per
Software bestimmt werden kann. Damit ist es z.B. mdglich, ein Messnetz aus der
Simulation zu Ubernehmen. Es wird also dann direkt auf den Knoten der Simulation
gemessen, im Koordinatensystem der Simulation. Es sind also keine manuellen
Ubertragungsschritte von Simulation zu Test und zuriick mehr nétig. Sowohl das
Messnetz als auch die gemessenen Daten kdnnen als Dateien ausgetauscht werden.
Da direkt die Knoten der Simulation fir die Messung verwendet werden, ist die
Korrelation einfach und direkt méglich. Da die Anzahl der Messpunkte erheblich héher
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ist als bei Verwendung von Beschleunigungsaufnehmern (virtuelle Messpunkte),
konnen auch kompliziertere Moden mit guten MAC-Werten Kkorreliert werden.
Schlieflich ist noch eine Automatisierung mit Hilfe von Robotik moglich, so dass auch
komplexe 3D-Geometrien komplett von allen Seiten automatisiert gemessen werden
kdnnen.

Scanning-Laservibrometer messen sequentiell und bendtigen daher stationare
Anregungsbedingungen oder wiederholbare Transienten. Bei den meisten Tests stellt
dies kein Problem dar und die Tests kdnnen so mit einer sehr guten raumlichen
Auflésung durchgeflhrt werden, was zu sehr guten MAC-Werten fur den Vergleich mit
der Simulation fuhrt.

In manchen Fallen kann jedoch die Anregung nicht beliebig oft wiederholt werden.
Beispiele konnten Ground Vibration Tests fur Satelliten oder anspruchsvolle
Motorhochlaufe sein, sowie auch Anregungen durch Schlag oder Absprengen von
Teilen. Fur solche Falle wurden bisher entweder Aufnehmer verwendet (mit den
bekannten Nachteilen), oder eine Reihe von parallel messenden Einpunkt-(nicht-
scannenden) Vibrometern. Diese letzte Methode funktioniert zwar gut, ist aber sehr
aufwandig. Seit kurzem existiert nun ein parallel messendes Laservibrometer-System
mit bis zu 48 Kanalen, das sogenannte Multipoint Vibrometer (MPV) womit auch
Bewegungen als Folge von Einmal-Ereignissen gemessen werden kdnnen.

2. Vibrometrie-Systeme
2.1 3D-Scanning-Vibrometer

Die Laser Doppler Vibrometrie ist ein inzwischen seit vielen Jahren etabliertes
Verfahren zur berthrungslosen Schwingungsmessung [1] - [4]. Grundsatzlich handelt
es sich dabei um ein interferometrisches Verfahren. Trifft der ausgesendete
Laserstrahl des Gerats auf eine schwingende Oberflache, so wird das rickgestreute
Licht in seiner Phase und Frequenz moduliert. Durch Messung dieser Modulation wird
so die Bewegung des Auftreffpunktes des Laserstrahls mit sehr hoher Prazision
gemessen. Je nach Frequenzbereich der Schwingung sind dabei Wegauflosungen im
nm — pm Bereich maoglich.

In einem Scanning-System wird nun mit Hilfe von Ablenkspiegeln ein ganzes Gitter
von Messpunkten sequentiell abgetastet. Damit werden Schwingformen auch von
komplexen Oberflachen mit guter raumlicher Auflosung dargestellt. Der Scan-Prozess,
die Datenerfassung und die Visualisierung der Schwingformen erfolgt in der Software,
die integraler Bestandteil des Systems ist. Weiterhin enthalt das System auch einen
Frequenzgenerator, ebenfalls integriert in die Software, der zur Schwingungsanregung
verwendet werden kann. Das Polytec Scanning Vibrometer (PSV) erlaubt es also
beispielsweise, ein Bauteil breitbandig zu Schwingungen anzuregen, die Oberflache
abzutasten und dann unmittelbar nach Ende der Messung die Schwingformen fur jede
angeregte Frequenz animiert darzustellen.

Da auch Koordinaten fur alle Punkte hinterlegt sind, kdnnen diese Daten exportiert
werden und beispielsweise fur einen rechnerischen, Abgleich mit Simulationsdaten
verwendet werden.

Bei den verwendeten 3D-Systemen wird auf jedem Messpunkt nicht nur entlang einer
einzelnen Strahlrichtung gemessen (1D-Schwingungsdaten), sondern mit Hilfe von
drei Messkopfen mit Strahlen aus drei unterschiedlichen Richtungen. Damit kdnnen
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3D-Schwingungsdaten gemessen und visualisiert werden. Mehr Details zur Arbeits-
weise eines 3D-Scanning-Laser-Doppler-Vibrometers finden sich auch in [5].

Das Bild 1 zeigt einen frihen Aufbau bei Daimler Benz aus dem Jahre 2005 [6]. Ein
3D-Scanning-Vibrometer wurde hier fir einen experimentellen Modaltest eingesetzt.
Fir eine Messung von verschiedenen Seiten wurden die drei Messkopfe manuell
umgestellt und neu eingelernt. Die Daten wurden im Folgenden einer Modalextraktion
unterzogen und mit Simulationsdaten verglichen.

Bild 1: 3D-Scanning-Vibrometer-Aufbau aus dem Jahre 2005

2.2 RoboVib

Mit einem 3D-Scanning-Vibrometer kann die 3D-Bewegung aller Oberflachenpunkte
erfasst werden, die von allen drei Messkdpfen erreicht werden koénnen. Der
Scanbereich der Ablenkspiegel betragt 50 x 40°. Sollen Punkte gemessen werden, die
aulBerhalb des moglichen Scanbereichs liegen oder die durch andere Teile des
Messobjekts abgeschattet sind, so kénnen die Scankdpfe manuell an eine andere
Stelle transportiert werden, von der aus diese Punkte erreichbar sind. Die neue
Position wird dann eingelernt. Damit ist es madglich, die Messungen aus den
unterschiedlichen Richtungen zu einer einzigen Ergebnisdatei zu kombinieren.
Allerdings handelt es sich dabei um einen manuellen Vorgang, bei dem die Messkopfe
bewegt werden mussen und die neue Position mit Hilfe eines neuen sogenannten 3D-
Abgleichs eingelernt werden.

Seit wenigen Jahren existiert nun ein automatisiertes Verfahren dazu: die Verwendung
eines sogenannten RoboVib-Prifstandes. Es handelt sich dabei um die Verbindung
eines 3D-Scanning-Vibrometers mit Industrierobotik der Firma KUKA zur
Positionierung der Messkopfe. Das folgende Bild 2 zeigt den verwendeten RoboVib-
Prufstand.
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Bild 2: RoboVib-Priifstand bei der Polytec GmbH in Waldbronn, © Polytec

Bei Verwendung des RoboVib-Systems muss nur noch einmal zu Beginn der Messung
ein Geometrieabgleich durchgeflhrt werden. Bei Umpositionierung der Messkopfe
durch den Industrieroboter ist die neue Position durch die Roboterencoder exakt
bekannt und der nétige neue 3D-Abgleich wird automatisch berechnet. Dies ermdglicht
eine automatisierte Messung vieler verschiedener Ansichten eines komplexen 3D-
Korpers.

Der Messablauf ist folgender:

Zuerst werden an vier markanten Punkten des zu vermessenden Objekts die
Geometriedaten erfasst und zum Einlernen verwendet. Danach wird ein Messgitter
entweder importiert, wenn z.B. aus der Simulation bereits vorhanden, oder sukzessive
aus jeder Roboterposition erzeugt. Ist ein Geometriemodell vorhanden, kann die
Ermittlung der Messdaten in Bezug auf das dadurch vorgegebene Objekt-
koordinatensystem erfolgen. Ansonsten wird das systemeigene Koordinatensystem
verwendet.

Anschlie®end werden manuell Roboterpositionen eingelernt, aus denen nach und
nach alle Messpunkte erreicht werden konnen. Die Software berechnet automatisch,
welche Punkte aus welcher Position am besten erreicht werden kénnen.

Nach einem manuellen Test des so erstellten Roboterprogramms kann dann eine
vollautomatische Messung gestartet werden. Der Roboter positioniert die Messkopfe
an die erste Position, ladt den dort gultigen 3D-Abgleich und die Menge der
erreichbaren Punkte und darauf wird gescannt. Nach Ende verfahrt der Roboter an die
nachste Position, ladt wieder den 3D-Abgleich und die erreichbaren Punkte, usw. bis
alle Punkte gemessen sind.
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Mit diesem System ist es also mdglich, ein Messgitter aus der Simulation direkt zu
importieren und die Knoten als Messpunkte zu verwenden, welche automatisch nach
und nach angefahren und gemessen werden. Damit kdnnen ruackwirkungsfreie
Messungen auf sehr vielen Messpunkten durchgefuhrt werden. Dies ermdglicht eine
detaillierte Korrelation auch komplizierter Moden aus Simulation und Test.

2.3 Multipoint Vibrometer

Zum Zeitpunkt der Erstellung dieses Textes ist das Multipoint Vibrometer im
Prototypenstadium. Es wird in Kuirze vorgestellt. Es handelt sich um ein
fasergekoppeltes System. Eine infrarote Laserquelle wird auf jeweils 8 Messkdpfe mit
interferometrischem Aufbau aufgeteilt. Die Rohsignale der Kdpfe werden digitalisiert
und dann ebenfalls gemeinsam auf der CPU des Auswerterechners demoduliert. Die
so entstandenen Messsignale werden digital zu einem gemeinsamen PC zur Anzeige
und Speicherung Ubertragen. Es sind bis zu 6 Module a 8 Messkodpfe moglich, so dass
bis zu 48 Kanale zeitsynchron gemessen werden kdnnen. Bild 3 zeigt einen Aufbau
mit 16 parallelen Messkanalen.

Bild 3: Multipoint Vibrometer mit 16 zeitsynchron messenden Kanélen, © Polytec

Dieses System kann also zum Einsatz kommen, wenn die Anregung nicht oder nicht
einfach wiederholbar ist, oder ein rein transientes Ereignis vorliegt. Man erhalt damit
Messdaten an bis zu 48 Kanalen. Das sind typischerweise deutlich weniger als bei
Verwendung eines Scanning Systems, jedoch sind sie alle zeitsynchron
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aufgenommen. Das System entspricht also 48 Beschleunigungsaufnehmern, jedoch
ohne die Einschrankung (Massebelegung, raumliche Ausdehnung, Temperatur-
bestandigkeit) dieser taktilen Messmethode.

3. Fallbeispiele

3.1 Fallbeispiel 1: Automatisierte, hochaufgeloste Modalanalyse mit RoboVib
zum Modellabgleich

Die Moglichkeiten einer hochaufgeldsten Modalanalyse und ihrer Verzahnung mit der
Simulation wurden anhand eines Fallbeispiels untersucht. Gegenstand war eine
Bremsscheibe. Von dieser Scheibe wurde zum einen eine FE-Simulation durchgefihrt.
Zum anderen wurde das FE-Gitter exportiert und als Messgitter fir die
Schwingungsmessung mit einem RoboVib-System verwendet. Der genaue Ablauf der
Messung und der Modalextraktion fur die darauffolgende Korrelation wird im
Folgenden erlautert.

Bild 4: Importiertes FE-Modell mit ca. 150.000 Knoten

Das obige Bild 4 zeigt das FE-Modell. Es handelt sich um ein Schalenmodell mit ca.
150.000 Knoten. Dieses Netz wird als Datei in Universal File Format in die Polytec
Software (PSV) importiert. Vier markante Punkte des Netzes wurden zum Einlernen
der Position des Messobjektes verwendet. Dazu wird der Schnittpunkt der drei
Laserstrahlen nacheinander auf diese markanten Positionen gebracht, die
entsprechende Position des Roboterarms gespeichert und diesen Positionen die
Koordinaten aus dem FE-Netz zugewiesen. Das folgende Bild 5 illustriert den Vorgang.
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+ Node 362621 X 1084.368 Y -816.843 Z 163.585
+ Node 362678 X 1037.483 ¥ -818.252 2 130.316
+ Node 362426 X 990.044 ¥  -815.492 Z 169.04¢
+ Node 152880 X 1009.504 ¥ -817.714 2z 219.205

Bild 5: FE-Modell mit Abgleichpunkten

Als Nachstes wird das importierte FE-Netz vergrobert, da die Messung auf 150.000
Punkten zwar mdglich, aber sehr zeitintensiv ware. Zudem ware eine solche
Ortsauflosung, wie sie die FE-Methode erfordert, selbst fur die Darstellung
komplizierter Moden bei weitem nicht nétig. Das Netz wurde daher auf ca. 5.000
Punkte vergrobert. Dabei wurden nur Punkte geldscht, aber nicht verschoben. Die
5.000 verbleibenden Punkte liegen an ihren Originalpositionen mit ihren
ursprunglichen Indizes. Dies erleichtert die spatere Korrelation. Bild 6 verdeutlicht die
Vergroberung.
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Bild 6: Vergréberung des FE-Netzes auf ca. 5.000 Messpunkte
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Im Anschluss wurden manuell ca. 20 Roboterpositionen einprogrammiert, von denen
aus das komplette Messobjekt von allen Seiten aus mit Hilfe der Scanspiegel
gemessen werden kann (Bild 7). Das Einlernen der Referenzpunkte, das manuelle
Programmieren der Positionen und der Test des entstandenen Roboterprogramms
bendtigen ca. 'z - 1 Tag Arbeitszeit.

Punkte 4972 %
Status Scan ';Y“ ¥
B Nicht gemessen 0.0
B Galtig 01
Optimal 701
Overrange 11
B Ungiltig 0.5
B Gesperrt 284
B Nicht erreichbar 0.0
B Verdeckt 00
B VT fehlgeschlagen 0.0
%

Bild 7: Messung mit Hilfe verschiedener Roboterpositionen und Scanspiegel

Als Anregung wurde ein automatischer Modalhammer verwendet, der schrag zu den
Achsen anschlug, um maglichst viele Moden anzuregen. Der Modalhammer eliminiert
den Einfluss des Impedanzaufnehmers, der mit der Verwendung des sonst
verwendeten elektrodynamischen Shakers einhergeht. Gleichzeitig erlaubt er eine
Anregung auch hoher Frequenzen, wie fur dieses Experiment gefordert. Die
nachfolgenden Darstellungen (Bild 8) zeigen den Aufbau.

Bild 8: Messaufbau fir die Anregung mit automatischem Modalhammer

Der Frequenzbereich bis 10 kHz wurde ausgewertet. Im Bild 9 ist exemplarisch ein
gemitteltes Spektrum der Ubertragungsfunktion Geschwindigkeit/Kraft Gber alle
Punkte dargestellt. Die verschiedenen Resonanzen sind deutlich erkennbar.
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Bild 9: Gemitteltes Spektrum der Ubertragungsfunktion Geschwindigkeit/Kraft

Bild 10 zeigt einige der zugehoérigen gemessenen Schwingformen bei diesen
Resonanzfrequenzen. Es wird deutlich, dass auch komplizierte Schwingformen bei
den hoheren Frequenzen eindeutig und detailliert dargestellt werden. Da es sich um
ein 3D-Messsystem handelt, gilt dies natlrlich auch fur alle drei Raumkomponenten.

Bild 10: Einige gemessene Schwingformen

Die gemessenen Daten wurden anschlie3end als Universal File exportiert und in FEM-
Tools einer Modalextraktion unterzogen. Im Bild 11 ist exemplarisch die
Kurvenanpassung eines kleinen Bereichs des Spektrums dargestelit.
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Bild 11: Kurvenanpassung in FEM-Tools

Durch die sehr gute raumliche Aufldsung und die Ruckwirkungsfreiheit kdnnen auch
komplizierte Moden gut getrennt werden. Das Bild 12 zeigt die entstehende AutoMAC
Matrix nach der Modalextraktion fur die ersten 17 Moden, die dies anschaulich
verdeutlicht.
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Bild 12: AutoMAC Matrix der ersten 17 Moden
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3.2 Fallbeispiel 2: Multipoint, zeitsynchrone parallele Messung an vielen
Messstellen bei Schlaganregung

Um die Mdglichkeiten einer zeitsynchronen Messung vieler Punkte darzustellen, wurde
als plakatives Beispiel eine Trommel mit Schlaganregung gewahlt. Bild 13 zeigt die
Messpunkte auf der Membran der Trommel.

Bild 13: Messpunkte auf der Membran der Trommel, © Polytec

Die Trommel wurde durch Schlag angeregt, unmittelbar aufl3erhalb des linken
Messpunktes der unteren Reihe (Reihe mit 3 Punkten). Als Ergebnis erhalt man die
Zeitschriebe der Auslenkungen an den Messpunkten. Da diese zeitsynchron erfasst
wurden, kann daraus sehr einfach eine Animation der zeitlichen Bewegung der
Oberflache erstellt werden. Die untenstehenden Darstellungen im Bild 14 zeigen
Schnappschuisse der Animation der Ergebnisse.

Bild 14: Schnappschiisse der zeitlichen Animation der Oberflachenbewegung

Die Wellenausbreitung ist deutlich erkennbar. An der linken unteren Position ist die
Einbuchtung der Oberflache durch den Schlag erkennbar (unmittelbar neben dem
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nachstliegenden Messpunkt mit Index 6). Die Auslenkung breitet sich daraufhin nach
rechts oben aus, trifft dort auf den Rand und wird reflektiert. Danach lauft die Stérung
weiter vor und zurick. Fir jeden Punkt ist auch der Zeitschrieb selbst gespeichert, hier
in den Schnappschussen exemplarisch fir den Punkt mit Index 6 angezeigt.

Mit diesem Verfahren lassen sich folglich auch transiente und nicht-wiederholbare
Vorgange erfassen. Aus diesen Zeitdaten lassen sich dann wiederum
frequenzaufgeldste Daten erzeugen, so dass diese Messungen gleichfalls flr eine
experimentelle Modalanalyse verwendet werden kdnnen.

4. Bewertung der Verfahren und Ausblick

Die Laservibrometrie bietet einige Vorteile fir den Einsatz zur experimentellen
Modalanalyse. Einer der prinzipiellen Vorteile ist die Beruhrungslosigkeit der Methode.
Damit wird das Bauteil nicht beeinflusst.

Bei Verwendung eines scannenden Systems oder seiner automatisierten Variante
»,RoboVib“ kommt als wichtiger Vorteil noch die ,Virtualisierung“ der Messstellen und
die direkte Verzahnung mit der Simulation hinzu. Messgitter kdnnen direkt, als Datei,
aus der Simulation eingelesen werden. Eine hervorragende raumliche Auflésung und
die Messung direkt auf den Knoten der Simulation fihren zu einem detaillierten
Abgleich auch komplizierter Moden.

Wird ein parallel messendes Multipoint-System verwendet, so kdnnen auch transiente
und nicht wiederholbare Vorgange als Anregung verwendet werden. Auf diese Weise
kénnen auch fur diesen Fall Moden mit der Messgenauigkeit von Vibrometern erfasst
werden. Ein Vergleich dieser beiden Neuerungen untereinander zeigt, dass ein
scannendes System sicher die bessere Wahl ist, wenn die detaillierte raumliche
Auflosung des Priflings entscheidend ist und die Anregung problemlos stationar
gehalten oder wiederholt werden kann. Ein Multipoint Vibrometer liefert weniger
Messpunkte, erfasst allerdings selbst nicht wiederholbare Ereignisse berihrungslos.

Die zuklnftige Entwicklung wird beide Verfahren weiter voranbringen. Bei den
Scanning Vibrometern wird die optische Empfindlichkeit noch weiter zunehmen, was
zu noch saubereren Daten bei wenig streuenden Oberflachen fuhren wird. Weiterhin
wird die Automatisierung voranschreiten, so dass z.B. Roboterpositionen schneller und
einfacher programmiert werden kénnen.

Beim Multipoint-System werden einige neue Funktionen hinzukommen, die z.B. die
komplette Auswertung von Schwingformen nach einem Hochlauf ermdglichen.
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Sound source localisation on small actuators utilising an array
of particle velocity sensors coupled with direct sound mapping

Marcin Korbasiewicz, Daniel Fernandez Comesana, Jasper Serraris

Abstract

The main aim of measurements carried out by sensor arrays in the acoustic near field
is to reconstruct and visualize sound pressure, particle velocity and sound intensity on
the surface of the measured object. The ultimate objective of the majority of such tests,
is localisation of sound sources. Conventional techniques are mostly focused on
reconstructing the spatial distribution of the aforementioned quantities. However, such
techniques are often constrained by the assumptions made in the implementation of
the mathematical model governing the calculations. In practice, noise source
identification can be problematic, especially if the tests are not carried out in free field,
and in the presence of background noise. In this paper, an array based on sound
pressure and particle velocity sensors positioned directly in front of an excited surface,
can be used to visualise all necessary quantities directly — without the necessity to
reconstruct the sound field utilising assumptions about the source and/or environment.
Moreover, due to the near-field properties of particle velocity, the task of sound source
localisation in non-free field conditions and in the presence of background noise can
be successfully undertaken. In this publication, an investigation of the noise radiated
from two actuators for windscreen wipers, will be carried out using an array of sound
pressure and particle velocity sensors. One actuator is working correctly whereas the
other actuator has a known defect. The sensor array will be used to visualize particle
velocity and sound pressure distribution, along the actuator surface, during a run-up of
both motors. All tests will be carried out in non-free-filed conditions, and in the presence
of background noise.

Introduction

In this paper experiments are reported that support the claim that direct sound mapping
in the presence of background noise carried out with an array of particle velocity
sensors is more effective than an array of sound pressure microphones. Acoustic
measurements that aim to characterise a sound source often need to be completed
without access to dedicated measurement facilities (semi- or anechoic chambers) and
in the vicinity of external noise sources. Depending on the character of the background
noise in such a scenario, entrusting the task of sound source localisation to a
Microphone based array (sound pressure) may lead to inconclusive, or ambiguous
measurement results. In such scenarios, the use of particle velocity transducers [1-3]
offers a significant advantage over other microphone based testing techniques -
provided that measurements are carried out in the proximity of the vibrating surface
(near field measurement). It is known that close to a surface, acoustic particle velocity
is proportional to surface vibration [4], and is hardly affected by high background noise
levels [5]. In this publication, an investigation of noise radiated from two actuators for
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windscreen wipers (see figure 1), is carried out using an array of sound pressure and
particle velocity sensors. One actuator is fully functional, whereas the other one has a
known defect. Comparison of the impact of various background noise levels on the
spatial distribution of sound pressure and particle velocity is presented.

o

Fully functional Defective

Figure 1. A photograph of the two studied window wiper actuators. Fully functional unit (left), defective
unit (right).

1. Measurement methodology

Measurements are taken on a set of two windscreen wiper actuators. The first actuator
is fully functional. The second actuator has a defective brush motor. All measurements
are carried out with eleven Microflown PU mini probes, which are suspended at 5 mm
away from the surface of the actuators. Each probe is decoupled from actuator induced
vibrations using a flexible tube attached to the floor with a magnetic mounting. Probes
are positioned in a scattered manner, ensuring the coverage of the entire noise emitting
area (see Figure 2).

AAAAAAAATYA &4

Figure 2. Measurement setup utilized during all tests. Left — whole setup, including the location of the
camera and reference microphone. Right — PU mini probes positioned over the surface of the
actuator.
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As the first step (base line measurement), both actuators are tested in a quiet room
with a background noise level of 47 dB SPL. The level of background noise is
measured at 0.5 m above the surface of the actuators using a 2” random incidence
microphone (GRAS type 46 AQ). During the background noise measurement the
actuators are not operational. The aim of this step is to characterize the excitation of
both actuators, as well as determine a baseline for the levels that can be expected out
of both devices. It should be noted that in a silent environment, in the absence of
external noise sources, sound field visualization maps obtained from sound pressure
and particle velocity are expected to be similar [3]. As part of the second step, the
actuators are measured again, following the same methodology. However, during each
consecutive recording, two loudspeakers, excited with white noise, are positioned in
the corners of the room. The noise produced by the loudspeakers is amplified in order
to achieve background noise levels of 60, 65, 70, 75 and 80 dB SPL at the reference
microphone location. Near-field measurements of sound pressure and particle velocity
are taken over the surface of both actuators for each considered level of background
noise. In the post processing stage, spectra are calculated from sound pressure and
particle velocity signals recorded at each of the 11 measurement positions. Spectra
created following this procedure provide insight into the discriminating frequencies and
relationship between the signals recorded at various measurement points. However,
analysis of frequency relations between so many probes can be cumbersome.
Therefore, the calculated spectra are transformed into an acoustic picture using a
direct sound field visualization technique. Following this methodology, each probe is
assigned to a particular location on a 2D picture of the studied noise source. The
calculated spectrograms associated with each position are used to create a color
image which is used to depict the spatial distribution of the amplitude of either sound
pressure or particle velocity for the given frequency range of interest. Data in-between
measurement points is calculated as a result of interpolation.

2. Baseline measurement results

Sound pressure and particle velocity are measured in a quiet room at several places
around both the good and the faulty actuators in order to get an overall impression on
the frequency bands of interest. The average of 11 sound pressure spectra is
calculated from the near-field measurements and shown in figures 3 and 4.

The green lines show the average sound pressure (Fig. 3) and the average particle
velocity (Fig. 4) recorded at the surface of a good actuator. The red lines show the
average sound pressure (Fig. 3) and average particle velocity (Fig. 4) spectrum
recorded at the surface of the defective actuator. A faulty behavior can be identified in
frequency bands containing large level differences between both units. As can be
seen, discriminating frequency bands are mainly found between 310 Hz -1200 Hz and
2000 Hz - 3600 Hz. The level differences are in the order of 8 dB SPL. Other
bandwidths exists that depict a clear separation between the functional and the
defective actuators. However, the level differences calculated in those bands are in the
order of 3-6 dB SPL, which is deemed too low.
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Figure 3. Average sound pressure spectrum measured at several locations around the functional and
defective actuator.
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Figure 4. Average particle velocity spectrum measured at several locations around the functional and
defective actuator.

For the main frequency ranges of interest, the partial sum from the spectrum of sound
pressure particle velocity was plotted over a photograph of the actuator. The resulting
color maps that represent the sound field generated by each specific actuator in terms
of both aforementioned physical quantities (sound pressure and particle velocity) are
shown in Figure 5.

As can be seen in Figure 5, the rear of the brush motor is the highest noise emission
area in the first considered frequency band. Therefore a PU probe which is closest to

this particular area will be considered for a detailed study of the influence of
background noise.

102



65

60

55

50

as

40

Figure 5. Acoustic pictures extracted from the spectra at the 310 Hz-1200 Hz frequency band
measured in a quiet environment. Upper row - defective actuator. Lower row - functional actuator. Left
column - spatial distribution of particle velocity. Right column — spatial distribution of sound pressure.

Figure 6. Acoustic pictures extracted from the spectra at the 2000 Hz-3600 Hz frequency band
measured in a quiet environment. Upper row - defective actuator. Lower row - functional actuator. Left
column - spatial distribution of particle velocity. Right column — spatial distribution of sound pressure.

3. Measurement results including the effect of increased back-
ground noise.

A good and faulty actuator were measured at the optimal location that was found by
the acoustic picture (Figure 5) generated from the baseline measurements.
Measurements are taken in the presence of background noise, in a form of a white
noise signal emitted from two loudspeakers positioned in the opposite corners of the
room. Five background noise levels are considered: 60, 65, 70, 75 and 80 dB SPL.
Results depicting the impact of the considered background noise levels on the
measurement of particle velocity and sound pressure are presented on figures 7 and
8 respectively.
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Figure 7. Particle velocity measurements at the optimal location considering baseline measurement
and background noise levels of 60, 65, 70, 75 and 80 dB SPL. 1/1 2™ octave band representation.
Good actuator (above) and defective actuator (down).

As can be seen in Figure 7, the background noise has negligible impact on the
measured particle velocity level up to a background noise level of 65 dB SPL. Starting
from the background noise level of 70 dB SPL and higher, the impact on the calculated
particle velocity level becomes considerable — Such conclusion can only be drawn for
the first considered frequency range (310 Hz-1200 Hz). The influence of background
noise is frequency dependent [5]. Higher impact of background noise is observed for
frequencies above 1200 Hz. For the studied bandwidths (310 Hz-1200 Hz and 2000

Hz-3600 Hz) a summary of specific band levels for particle velocity is presented in
table 1:
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Table 1. Specific band levels for particle velocity under various background noise conditions

60dB [65dB |70 dB | 75 dB | 80 dB

Background noise level: | Baseline SPL | SPL | SPL | SPL | SPL

PVL Functional actuator

(310 Hz. 1200 Hz) 54dB | 54 dB |54 dB | 55 dB | 56 dB | 60 dB
::3\:'5 mﬁczt:,‘ae::)t“at” 65dB | 65dB | 65dB | 66 dB | 66 dB | 70 dB
2{,‘5: ﬂ:fgggg':z‘;t“at” 38dB | 39dB |43 dB |49 dB | 53 dB | 60 dB
::z\gat?f,fz‘fc;g{,%aﬁzt;‘at°r 45dB | 45dB |47 dB | 51dB | 54 dB | 61dB
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Figure 8. Sound pressure measurements at the optimal location considering baseline measurement
and background noise levels of 60, 65, 70, 75 and 80 dB SPL. 1/1 2™ octave band representation.
Good actuator (above) and defective actuator (down).
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As can be seen in Figure 8, the background noise effect is clearly visible in the
calculated spectra. Regardless of the frequency range, the background noise has
considerable impact on the sound pressure measured at the surface of both actuators.
Already for measurements with background noise level at 60 dB SPL, discrepancies
exist between the baseline measurements and any of the noisy measurements. For
the studied bandwidths (310 Hz-1200 Hz and 2000 Hz-3600 Hz) a summary of specific
band levels for sound pressure is presented in table 2:

Table 2. Specific band levels for Sound pressure under various background noise conditions.

60dB | 65dB | 70dB | 75dB | 80 dB

Background noise level: | Baseline SPL SPL SPL SPL SPL

SPL Functional actuator
(310 Hz- 1200 Hz)

SPL Defective actuator
(310 Hz- 1200 Hz)

SPL Functional actuator
(2000 Hz- 3600 Hz)

SPL Defective actuator
(2000 Hz- 3600 Hz)

54dB | 55dB | 60dB | 66dB | 71dB | 77 dB

63dB | 63dB | 66dB | 67dB | 70dB | 76 dB

44dB | 45dB | 51dB [ 59dB | 62dB | 70 dB

52dB | 52dB | 54dB | 59dB | 62dB | 69 dB

The signals are recorded and can be listened to. The difference between the recorded
sound pressure and particle velocity is remarkable. Findings and conclusions provided
for the studied location are also applicable for the remaining measurement points.
Acoustic pictures of the defective actuator containing the spatial distribution of both
sound pressure and particle velocity for two background noise levels are presented in
Figure 9 to demonstrate this statement.
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Figure 9. Comparison of the spatial distribution of sound pressure (top row) and particle velocity
(bottom row) calculated for the defective actuator in the frequency range from 310 Hz -1200 Hz. First
column — baseline measurement. Second column — background noise at 65 dB SPL. Third column —

background noise at 70 dB SPL.

4. Summary

Presented results demonstrate that the particle velocity as a physical quantity is less
suceptible to background noise introduced to the sound field by external noise sources
when measurements are performed under near-field conditions. In the studied
example, accurate estimations of the particle velocity level up to a backgrond noise
level of 65 dB SPL was achived. In contrast sound pressure measurment failed to
deliver an accurate result at the background noise level of 60 dB SPL — which was the
lowest level of background studied in this publication.
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Richtcharakteristik von Mikrofonanordnungen

Bernhard Virnich

Abstract

An ideal measurement microphone has a frequency independent, omni-directional
pattern. Condenser microphones with %2 "- or 4" membrane diameter are common.
For acoustic measurements microphone layouts are chosen for specific measure-
ment tasks. Intensity probes work with the propagation time difference between the
sensors. The amount of microphones in an array allows calculation of preferred di-
rection. Artificial head systems have a definitive individual directional characteristic
due to the design. The various methods are explained. There is a special focus on
binaural microphone systems.

Kurzfassung

Ein ideales Messmikrofon hat eine frequenzunabhangige, kugelférmige Richtcharak-
teristik. Kondensator-Mikrofone mit '2“- oder 2“ Membrandurchmesser sind Ublich. In
der akustischen Messtechnik werden fur bestimmte Messaufgaben Mikrofonanord-
nungen bewusst gewahlt. Bei der Intensitatssonde wird der Laufzeitunterschied zwi-
schen den Sensoren genutzt. Die vielen Mikrofone eines Arrays bekommen durch
Verrechnung der Mikrofonsignale eine Vorzugsrichtung. Kunstkopfsysteme haben
eine ausgepragte Richtcharakteristik aufgrund ihrer Bauform. Die verschiedenen Ver-
fahren werden im Folgenden erklart. Ein besonderer Schwerpunkt liegt bei den bin-
auralen Systemen.

1. Das Mikrofon

Ein Messmikrofon hat die Aufgabe, Luftschall in ein elektrisches Signal umzusetzen.
Dazu wird das Prinzip eines Druckempfangers eingesetzt. Die bewegliche Membran
und eine feste Gegenelektrode bilden einen Kondensator. Die Anderung des Memb-
ranabstandes durch eine auftreffende Schallwelle fuhrt zu einer Kapazitatsanderung.
Um diese auszuwerten, wird die Kapsel mit einer Gleichspannung von 200 Volt auf-
geladen. Die Kapazitatsanderung im Rhythmus des Schallsignals wird durch den di-
rekt folgenden Impedanzwandler zu einer Spannung und Uber einen niederohmigen
Ausgang an das Frontend weitergegeben. Bei vorpolarisierten Mikrofonkapseln be-
steht die Gegenelektrode aus einem Elektret, in das eine Ladung ,eingefroren ist. Es
entfallt dadurch die Polarisationsspannung von 200 Volt. Mit vorpolarisierten Kapseln
sind auch Impedanzwandler nach dem IEPE-Prinzip mdglich.

Messmikrofone bestehen aus einer Kapsel (=Kapazitat) und einem Impedanzwand-

ler, auch Vorverstarker genannt. Mikrofonkapsel und Impedanzwandler bilden eine
Einheit. In der Messtechnik trifft man meistens Kapseln mit 2" oder %4“ Durchmesser
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an. Druckempfanger haben eine kugelférmige Richtcharakteristik, solange die Wel-
lenlange grolder ist als der Durchmesser der Mikrofonkapsel. Bild 1 zeigt die
Richtcharakteristik in Abhangigkeit von der Frequenz.

Bild 1: Richtcharakteristik einer 2“ Kapsel, bezogen auf den Schalleinfall bei 0° [1]

Der Frequenzbereich reicht deutlich Uber den hdérbaren Bereich von 20 bis 20.000
Hertz hinaus. Da die untere Grenzfrequenz bei 3 Hz liegen kann, kdnnen niederfre-
quente Luftdruckschwankungen aus einer Klimaanlage, Luftstrdomungen oder eine
plotzlich gedffnete Tlre das Messergebnis verfalschen. Signalkonditionierungen flr
Mikrofone haben deshalb haufig einen schaltbaren Hochpassfilter bei 22,4 Hertz.

Messmikrofone sind im Aufbau eine feinmechanische Herausforderung.

Membran

Gegenelektrode

Gehause

Isolation

_b
LT_)

Bild 2: Prinzipdarstellung Kondensator-Mikrofon mit Kapsel [1]

Der Abstand zwischen Membran und Gegenelektrode betragt im Schnitt nur 20 pm,
wobei eine Toleranz von +/- 0.8 um einzuhalten ist. Die Dicke der Membran variiert in
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Abhangigkeit vom Mikrofontyp zwischen 1,5 und 8 um. Die Toleranz betragt max.
10% der nominalen Dicke [2].

FiUr spezielle Aufgabenstellungen gibt es besondere Mikrofonanordnungen, die in
den folgenden Kapiteln naher beschrieben werden:

- Intensitatsmessung

- Mikrofonarrays fur Schallortung

- Binaurale Mikrofontypen zur Aufzeichnung kopfbezogener Signale fur die ge-
hérgerechte Wiedergabe

An Messmikrofone werden hohe Anforderungen gestellt:

- Das Mikrofon beeinflusst das Schallfeld nicht.

- Der Frequenzgang ist linear.

- Seine Dynamik ist hoher als die des zu erwartenden Signals.

- Umgebungseinflisse wie Temperatur- oder Luftdruckschwankungen verandern
nicht das Ergebnis.

- Die Signalkonditionierung ist einfach aufgebaut.

- Es sind grolRe Leitungslangen maoglich.

- Der Sensor ist preiswert und hat eine lange Lebensdauer.

Teilweise schliel3en sich die Anforderungen einander aus und es ist abzuwagen, was
in der jeweiligen Situation wichtiger ist. Mikrofone mit nur %2 Membrandurchmesser
haben Vorteile in der kugelférmigen Richtcharakteristik und sind aufgrund der gerin-
gen Abmessungen bei Mikrofon-Arrays sehr beliebt. Sie haben allerdings bauartbe-
dingt ein etwas hdheres Eigenrauschen bzw. eine niedrigere Empfindlichkeit als 2"
Mikrofone wegen der kleineren Membranflache.

2. Richtwirkungen

Durch den mechanischen Aufbau der Mikrofonkapsel lasst sich allein durch die Vari-
ation der Schalllaufzeiten eine Richtwirkung erzielen [3]. Bei Kondensator-
Mikrofonen, die als Druckempfanger ausgelegt sind (siehe Kapitel 1), ist nur eine
Seite der Membran dem Schallfeld ausgesetzt. Die Gegenelektrode ist in einem ge-
schlossenen Gehause integriert (lediglich eine kleine Bohrung sorgt daflr, dass stati-
sche Luftdruckschwankungen ausgeglichen werden, vergleichbar zur Eustachischen
Réhre beim menschlichen Gehor). Hier wird jede Schalldruckschwankung, die auf
der Membranoberflache auftrifft, Gber die Kapazitatsanderung zu einem proportiona-
len Ausgangssignal fUhren, gleichglltig, aus welcher Richtung sie kommt. So ergibt
sich die Kugelcharakteristik in Bild 1.

Druckgradientenempfanger hingegen sind so aufgebaut, dass der Luftschall Gber ein
akustisches Laufzeitglied auch zur Rickseite der Membran gelangt. Sorgt man nun
daflr, dass diese Laufzeit genauso grol ist, wie die Zeit, die der Schall bendtigt, um
bei Schalleinfall von hinten die Vorderseite der Membran zu erreichen, so ergibt sich
fur diese Zeitgleichheit bei Schalleinfall von hinten eine Phasengleichheit. Die Mikro-
fonmembran bleibt in Ruhe. Wandert die Schallquelle von hinten nach vorne, oder
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wird das Mikrofon gedreht, so andern sich die Phasenverhaltnisse und man bekommt
die sogenannte ,Nierencharakteristik“ [3], wie sie in Bild 3 als Polardiagramm darge-
stellt ist. Durch entsprechende Dimensionierung des Laufzeitgliedes lassen sich auch
noch andere Charakteristiken aus der Niere ableiten. Bekannt sind -insbesondere in
der Studiotechnik - Bezeichnungen wie Hyper- oder Super-Niere oder Keulencharak-
teristik.

Bild 3: Nierencharakteristik [3]

Eine stark ausgepragte Richtcharakteristik hat das sogenannte Parabol-Richt-
mikrofon oder Hohlspiegel-Mikrofon. Es bundelt in einem Parabol- oder Ellipsoid-
Spiegel die aus der Vorzugsrichtung einfallenden Schallwellen und leitet diese dann
zu einem Mikrofon im Brennpunkt des Spiegels. Positive Erfahrungen damit gibt es in
Fahrzeug-Akustik-Windkanalen.

Eine ,Achtercharakteristik” wird mit einer Doppelmembran-Kapsel erreicht. Bei dieser
Art von Mikrofon wird der Luftschall, wenn er aus verschiedenen Richtungen auf das
Mikrofon trifft, mit unterschiedlicher Polaritat an den beiden Membranen aufgenom-
men. Schall, der auf der 0°-Ebene auf die erste Membran des Mikrofons trifft, steht
positiv gerichtet am Ausgang an, wahrend der Schall, der auf der 180°-Ebene auf
das Mikrofon trifft (2. Membran), negativ gerichtet ist. Bei Schalleinfall von der Seite
bei 90° wird dieser, da er gleiche Amplitude und gleiche Frequenz hat, ausgeldscht.
Es entsteht somit keine Ausgangsspannung bei orthogonalem Schalleinfall. [3].

3. Schallintensitatssonde
Zur Bestimmung der Schallleistung in sogenannter stérschallerfillter Umgebung und

zur Lokalisation von Schallquellen bei stationaren Signalen kann man die Schallin-
tensitatsmessung einsetzen. Zur Bestimmung der Schallintensitat sind zwei Metho-
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den gelaufig: Messungen mit der P-P-Sonde oder einer P-U-Sonde. Im Weiteren ist
die P-P-Sonde, die mit zwei Druckempfangern arbeitet, beschrieben.

Schallintensitat ist das zeitlich gemittelte Produkt von Druck und Schnelle. Um den
Schalldruck zu messen, genugt eigentlich ein einziges Mikrofon. Der mittlere Druck
resultiert bei der P-P-Sonde aus dem arithmetischen Mittel der beiden Mikrofon-
Schalldricke:

() = 220+ (1)
’ 2

Schwieriger ist es, die Schallschnelle zu bestimmen. Sie Iasst sich allerdings Uber die
linearisierte Eulersche Gleichung auf den Druckgradienten (d. h. die Rate, mit der
sich der augenblickliche Schalldruck mit der Entfernung andert) zurtckfihren. In der
Praxis wird der Druckgradient durch zwei dicht nebeneinander montierte Mikrofone
bestimmt, die jeweils den Schalldruck messen. Daraus wird die Schallschnelle be-
rechnet [4].

(2)

1 P2() = pi(1)
u ()= ,of—d dt

FUr die Schallintensitat als Produkt von Druck und Schnelle ergibt sich somit:

_ DD f(pl ), (3)

Die beiden Mikrofone haben einen festen Abstand zueinander. Der Abstand be-
stimmt die obere und untere Schranke des Frequenzbereiches, welche mit der Inten-
sitatssonde gemessen werden kann. Da die Phasendifferenz zwischen den beiden
Mikrofonen mdglichst klein sein muss, um Fehler gering zu halten, werden selektierte
Mikrofonpaare flr die Intensitatssonde (Bild 4) gewahlt. Zwischen den beiden Mikro-
fonkapseln ist ein Abstandshalter eingesetzt.

Bild 4: 5“ Intensitatssonde Microtech Gefell
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Die Richtcharakteristik der P-P-Intensitatssonde hat in der zweidimensionalen Ebene
die Form einer Acht und wird auch als Kosinus-Charakteristik bezeichnet. Trifft der
Schall im Winkel von 90° auf die Sonde, so ergibt sich keine Intensitatskomponente
in Richtung der Sondenachse: Die Mikrofone werden gleichzeitig von den Schall-
druckschwankungen getroffen, Schnelle und damit auch Schallintensitat sind Null.
Stimmen Schalleinfallsrichtung und Sondenachse Uberein, so wird die volle Intensitat
gemessen. Fur alle anderen Einfallswinkel © ergibt sich in Richtung der Sondenach-
se eine reduzierte Schallintensitat von |/| cos®, daher die Bezeichnung "Kosinus-
Charakteristik" [4].

4. Mikrofonarrays (Beamforming)

Eine ausgepragte Richtcharakteristik lasst sich mit Mikrofonarrays erzielen. Die ein-
zelnen Mikrofonsignale werden dabei miteinander verrechnet. In Literatur und Praxis
werden unterschiedliche Begrifflichkeiten genutzt. Bekannt sind neben Beamforming
und Mikrofon-Array auch die Begriffe akustische Kamera, Schallortung oder akusti-
sches Array. Die Richtcharakteristik wird erzielt, indem die Signale aller Mikrofone
nach dem Durchlaufen von Verzégerungsgliedern aufsummiert werden.

i 9 9060 T 000 110

Mikrophonarray

Bild 5: Delay-and-Sum Beamforming

Die in einem Mikrofon-Array eingesetzten Mikrofone besitzen einzeln jeweils eine
kugelférmige Richtcharakteristik. Die zur Schallquellenlokalisierung bendétigte Richt-
wirkung wird durch die eingesetzten Algorithmen erzielt. Die Auswertung erfolgt ent-
weder im Zeit- oder im Frequenzbereich.
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Auf der Oberflache des zu untersuchenden Objekts wird ein Gitter von Fokuspunkten
definiert. FUr jeden Fokuspunkt wird der Beitrag errechnet, indem die Verzégerung
so gewahlt wird, dass sich die Schallwellen wie eine ebene Welle koharent aufsum-
mieren. Handelt es sich um eine bewegte Schallquelle, dann wird der Array-Fokus
entsprechend mit geschwenkt [5].

Achse 2 [m]

0.2

o

-0.24

0.4

0.6

0.8

1

Achse 1 [m]
Bild 6: Schallortung im Windkanal, Stromungsgeréusch

Erste Arrays, die in den 1990er Jahren eingesetzt wurden, waren sogenannte Line-
Arrays mit wenigen Kanalen. Mit den Jahren sind unterschiedlichste Formen der Mik-
rofonanordnung dazu gekommen und die Kanalzahl hat sich vervielfacht. Es gibt
zum Beispiel ringférmige Arrays, unregelmaflige Anordnungen oder spiralférmige
(Bild 7).

Bild 7: Mikrofon-Array mit 5-facher Spirale

Der Frequenzbereich von Beamforming-Arrays wird nach unten durch die Array-
Grolle begrenzt: je grolRer das Array, desto niedriger seine untere Grenzfrequenz.
Die obere Begrenzung des Frequenzbereichs erfolgt durch das zunehmende Auftre-
ten von Schein-Schallquellen (Alias-Effekt). Diese treten besonders bei regelmafig
angeordneten Mikrofonen auf und kdénnen zu Fehlinterpretationen fihren. Die Grenz-
frequenz, ab der diese Erscheinungen auftreten, ist umso hdher, je kleiner der Ab-
stand der Mikrofone zueinander ist [6].
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5. Binaurale Mikrofontechnik

Die Bezeichnung ,binaural wurde friher haufig mit Stereo gleichgesetzt. In der Stu-
diotechnik werden Stereo-Tonaufnahmen Uber Lautsprecheranlagen beim Abhdren
gemischt. Die vom Menschen zur Lokalisation verwendeten Eigenschaften wie die
Kopf- oder Ohrmuschelformen werden dabei nicht berlcksichtigt, da bei der Wieder-
gabe Uber Stereo-Lautsprecher im Stereodreieck die Eigenschaften des Gehors
durch den Zuhorer selbst geschieht. Binaurale Aufnahmen sind ,Stereo“-Aufnahmen
mit besonderer Aufnahmetechnik, die im Allgemeinen nur mit Kopfhorern korrekt
wiedergegeben werden [7].

Der Mensch ist in der Lage, seine wahrgenommenen Hoérereignisse bestimmten
Richtungen zuzuweisen. Der Mensch besitzt Wahrnehmungsmechanismen fiur die
halbe Horizontalebene und die Medianebene. In einem kopfbezogenen Koordinaten-
system wird als 0°-Achse die Richtung waagerecht nach vorn definiert [7].

Frontalebene Medianebene

Ruckwarts
!0:180.
6= 0 Vorwarts
¢=0"

/ L]
Horizontalebene 6=0

Bild 8: Kopfbezogenes Koordinatensystem [8]

Die Ortung einer Schallquelle erfolgt beim menschlichen Horen Uber die Pegeldiffe-
renzen und Laufzeitunterschiede des akustischen Signals an den beiden Ohren. Die
Laufzeitunterschiede entstehen durch den Abstand der beiden ,Sensoren®, den Oh-
ren, der im Mittel 17-22 cm betragt. Pegeldifferenzen entstehen durch Dampfung,
Beugung und Reflektion an Schulter, Kopf und Ohrmuschel und durch Resonanzen
im AufRenohr. Die vom Ohr aufgenommenen Reize werden im ,binauralen Prozessor*
Gehirn zum raumlichen Hoéren.

Im Vorwort zu seinem Buch ,Raumliches Horen“ schreibt Blauert [8]:

LAufgabe der Nachrichtentechnik ist es, Nachrichten zu erfassen, zu verarbeiten und
Uber rdumliche und zeitliche Schranken zu (ibertragen. Hierzu gehoért die Teilaufga-
be, einem Menschen eine akustische Wahrnehmung zu vermitteln, die urspriinglich
an anderem Ort und/oder zu anderer Zeit und gegebenenfalls durch jemand anderen
stattfand. Am Ende der Ubertragungskette miissen dazu Signale erzeugt werden, die
bei dem angesprochenen Menschen dazu fiihren, dal3 dieser das Gewliinschte hoért.
Sofern man dabei anstrebt, dem Zuhoérer die Hérillusion zu verschaffen, dald er sich
am Aufnahmeort befénde und dort unmittelbar am akustischen Geschehen teilhétte,
mussen auch die Richtungen und Entfernungen des Gehdrten den urspriinglichen
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Richtungen und Entfernungen méglichst genau entsprechen. Diese Forderung fiihrt
dazu, dal3 die in der Nachrichtentechnik tétigen Ingenieure sich in steigendem Mal3e
fur die rdumlichen Merkmale des akustisch Wahrgenommenen und die Signale, bei
denen sie auftreten, kurz: flir das ,Raumliche Héren" interessieren. Das Interesse am
»~Rdumlichen Hébren* ist interdisziplindr. Wichtige Forschungsbeitrdge stammen aus
so unterschiedlichen Wissenschaftsgebieten wie Psychologie, Psychophysik, Physio-
logie, Medizin sowie Ingenieurwissenschaft, Physik und Musikwissenschatft...”

Die von Blauert angesprochene zeitliche und oértliche Trennung des Schallereignis-
ses kann dabei nuztlich sein, einen Mangel des sonst so hervorragenden Analysa-
tors ,menschliches Gehdr” auszugleichen. Das menschliche Gehor ist zwar ein
hochsensibles Analysesystem, das geringste Unterschiede im Gerausch sofort er-
kennt, aber nur, wenn es diese beiden Gerausche in einem unmittelbaren Vergleich
angeboten bekommt. Normalerweise vergeht eine gewisse Zeit, bis die zu verglei-
chenden Gerauschsituationen hergestellt sind, z.B. ein Reifenwechsel oder Umbau
am Prufstand [9]. Binaurale Aufnahmen hingegen kénnen direkt miteinander vergli-
chen werden. Aullerdem kénnen mehrere Personen gleichzeitig ein Signal anhéren
und diskutieren, was in der realen Aufnahmesituation oft nicht moéglich ist.

Binaurale Systeme haben eine ausgepragte Richtcharakteristik. Zur Darstellung in
Bild 8 wurde folgender Messaufbau gewahlt. Ein Kunstkopfmesssystem HMS Il der
Firma HEAD acoustics wurde auf einem Drehteller positioniert. In ca. 2 Meter Entfer-
nung stand ein Lautsprecher, Uber den Rosa Rauschen wiedergegeben wurde. Fur
eine vollstandige Umdrehung bendtigte der Drehteller 180 Sekunden. Am Kunstkopf
wurde die Einstellung ,LIN“ gewahlt. Die dargestellte AulRenohribertragungsfunktion
hat eine Dynamik von 40 dB (!).

Max. Pegel  89.1 [dB(lin)]
3150.0 [Hz]

3.15k

ill" [

1k

T TR

-100 100

° Horizontalebene

Bild 9: Terzspektrum liber 360 ° dargestellt, Farbcampbell

Das Farbcampbell in Bild 9 zeigt sehr deutlich die Veranderung in den einzelnen
Terzbandern in Abhangigkeit vom Schalleinfallswinkel. Am empfindlichsten ist die
Messanordnung im Bereich um 4 kHz und einem Schalleinfallswinkel um die 60 °.
Unterhalb von 500 Hz ist das Ubertragungsmaf annahernd linear.
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In Bild 10 ist ein Polardiagramm dargestellt. Die 1/12-Oktavkanale bei den verschie-
denen Schnittfrequenzen zeigen deutlich den Einfluss der Auflienohribertragungs-
funktion. Zu hohen Frequenzen hin wird die Verdeckung durch den Kopf deutlicher.
Die Empfindlichkeit schwankt innerhalb eines 1/12-Oktavbandes stark.

90°

1/12 Oktavkanal bei
m— ] kHz
) kHz
m— 4 kHz

= 8 kHz

180

270

Bild 10: 1/12 Oktavkanal bei verschiedenen Schnittfrequenzen, Polardiagramm

War zu Beginn die binaurale Aufnahmetechnik eher im Bereich der Studiotechnik
und im Telekomunikationsbereich angesiedelt, fand sie in den 1980er Jahren Einzug
in der Fahrzeugmesstechnik. Neben der Nachbildung eines realen Kopfes mit
Messmikrofonen im Ohrkanal gibt es auch vereinfachte Formen oder starke Verfrem-
dungen. Die nachfolgende Bildergalerie erhebt keinen Anspruch auf Vollstandigkeit.

Bild 11a: Kunstkopfsysteme verschiedener Hersteller:
Kemar 45BB [10] / AKG ,Harry“ [11] / Neumann KU 100 [12]
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Bild 11b: Kunstkopfsysteme verschiedener Hersteller:
Cortex MKII [13] / B&K 4128 D [14] / HEAD acoustics HSU Il [15]

Bei dem Weg des Schallsignals vom Sensor ,Binaurales Messsystem® zum Ohr des
Empfangers ist darauf zu achten, dass das Signal richtig entzerrt wird. Damit ist si-
chergestellt, dass am Ohr des Horers das gleiche Signal wiedergegeben wird, wie
vom Sensor aufgenommen. Insbesondere der Einfluss des AulRenohrs, der ja bei
einem Kunstkopfsystem in der Aufzeichnung bereits das Signal beeinflusst hat, muss
bei der Wiedergabe entzerrt werden, damit es nicht zu einer Verdopplung der Effekte
beim Abhdren kommt.

Schon frih diskutiert wurde die Moglichkeit, binaurale Messungen und ,normale’
Messungen (mit einem klassischen Messmikrofon mit Kugelcharakteristik) zu verglei-
chen. Diese Diskussion wurde Anfangs zwischen den Positionen ,Diffusfeld und
.Freifeld“ ausgetragen. Da diese Art von Feldern nur auf Prifstanden anzutreffen ist,
hat sich im Ergebnis in der Praxis die ID-Entzerrung (ID = Independent of Direction)
als ein ,Kompromiss* durchgesetzt.

Die ID-Entzerrung bei der Messung entzerrt nur die richtungsneutralen Anteile des
AuBenohrs. Das sind die Cavum Conchae-Resonanz und der Ohrkanal. Das bin-
aurale System behalt allerdings seine ausgepragte Richtcharakteristik, wie in den
Bildern 9 und 10 dargestellt ist.

Bei der Wiedergabe Uber Kopfhorer ist eine Ruck-Entzerrung vorzunehmen, um wie-
der die Originalsituation anzunahern.

6. Schlussbemerkung

Messmikrofone gehoéren in der Motor- und Aggregateakustik zu einem unverzichtba-
ren Werkzeug. Die Palette der Sensoren fur Luftschall ist breit und wurde in den vo-
rangegangenen Kapiteln beschrieben. Ob es nun um die Beseitigung lastiger Stérge-
rausche geht, oder darum, den Klangcharakter eines Fahrzeugs zu optimieren: er-
folgreich ist die Arbeit des Akustikingenieurs dann, wenn er mit den ihm zur Verfi-
gung stehenden Mitteln in der Lage ist, diesen Anforderungen gerecht zu werden.
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PSYCHOAKUSTIK

Zur Bedeutung psychoakustischer GroRen bei der Beurteilung
automotiver Gerausche

Hugo Fastl

Abstract

The subject area psychoacoustics can be regarded as bridging the gap between physi-
cally based measurements and the perception of sound. While physical measurements
are typical for the approach of engineers in R&D departments, psychoacoustic
evaluations can also be interpreted in view of customer judgements of sound quality.
In this contribution we present hearing sensations which are relevant for the evaluation
of automotive sounds, well known like loudness or sharpness as well as less known
like pitch strength. Psychoacoustic metrics which have proven successful for sound
evaluation are illustrated.

Practical examples include evaluations of alternative drive systems — also with respect
to cross-cultural differences — as well as psychoacoustics of sound absorbing street
carpets. In addition, aspects beyond pure psychoacoustics like audio-visual
interactions are touched.

Kurzfassung

Die Fachdisziplin Psychoakustik versteht sich als Bindeglied zwischen physikalisch
orientierter Messung und der Wahrnehmung von Schallen. Wahrend die physikalische
Messung eher die Betrachtungsweise von Ingenieuren in Entwicklungsabteilungen
widerspiegelt, kann die psychoakustische Bewertung auch im Hinblick auf
Kundenurteile zur Gerauschqualitat interpretiert werden.

Im vorliegenden Beitrag werden flr die Beurteilung automotiver Gerausche wichtige
Hoérempfindungen vorgestellt, sowohl weitgehend bekannte wie Lautheit und Scharfe,
als auch weniger bekannte wie Ausgepragtheit der Tonhéhe. Psychoakustische Male,
die sich in der Gerauschbeurteilung bewahrt haben, werden erlautert.

Praktische Beispiele behandeln psychoakustische Beurteilungen alternativer Antriebe
— auch im Hinblick auf interkulturelle Unterschiede — sowie den Einsatz der
Psychoakustik bei Reifen-Fahrbahngerauschen. Dartber hinaus werden Uber die
reine Psychoakustik hinausgehende Einflussgréf3en wie audio-visuelle Interaktionen
angesprochen.
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1. Konzept der Psychoakustik

Die Fachdisziplin Psychoakustik versteht sich als Bindeglied zwischen physikalisch
orientierter Messung und der Wahrnehmung von Schallen. Dieses Konzept soll
anhand von Bild 1 erlautert werden. Bei physikalischen Messungen, einer Domane
von Physikern und Ingenieuren, werden Schalle meist anhand von Gréfien wie Pegel,
Spektrum, Zeitfunktion etc. charakterisiert. Im Bereich der Wahrnehmung, einer
Domane der Psychologie, werden Schalle als laut, dréhnend, quietschend etc.
bezeichnet. Aufgabe der Psychoakustik ist es, zwischen diesen zwei Welten eine
Bricke zu schaffen damit anhand physikalischer Messgréfien Prognosen bezuglich
der Wahrnehmung getroffen werden kénnen.

physikalische
Messung

Pegel

Psychoakustik Spektrum
Zeitfunktion

Hullkurve

Bild 1: Psychoakustik als Briicke zwischen physikalischer Messung und subjektiver Beurteilung.

2. Physikalische Messungen

Physikalische Messungen von Schallen werden haufig mit Messmikrofonen
durchgefuhrt. Dabei spielt es in der Praxis meist keine Rolle, welche Produkte
verwendet werden, da die Mikrofone verschiedener Hersteller praktisch zu den
gleichen Ergebnissen flhren. Ganz anders ist dies bei Verwendung von
Kunstkopfsystemen: Als Beispiel zeigt Bild 2 die Ubertragungsfunktionen von
Kunstkopfsystemen verschiedener Hersteller.
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Bild 2: Ubertragungsfunktionen von Kunstkopfsystemen verschiedener Hersteller (Daniel et al. 2007).

Eines von den funf betrachteten Kunstkopfsystemen verhalt sich vollig anders als der
Rest. Dies liegt an unterschiedlichen Entzerrungen (Freifeld vs. Diffusfeld). Allerdings
weisen auch die restlichen Kunstkopfsysteme deutliche Unterschiede auf, die in der
Praxis zu recht unterschiedlichen Klangbildern fluhren.

Nicht nur bei der Aufnahme, sondern auch bei der Wiedergabe von Schallen in
psychoakustischen Messreihen spielen die Eigenschaften der verwendeten
elektroakustischen Wandler eine entscheidende Rolle. Als Beispiel zeigt Bild 3 die

UbertragungsmaRe von Kopfhdrern unterschiedlicher Bauart (offen/geschlossen,
elektrodynamisch/elektrostatisch).
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Bild 3: Ubertragungsfunktionen unterschiedlicher Kopfhérer (Fastl & Fleischer 1978)
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Insgesamt sollen diese wenigen Hinweise auf physikalische Messungen
verdeutlichen, dass die Psychoakustik — wie manchmal falschlicherweise
angenommen — keineswegs auf diese verzichten kann, sondern auf physikalische
Messungen hdchster Qualitat als Eingangsgrofen angewiesen ist (Volk 2012, 2013).

3. Hoérempfindungen

In diesem Abschnitt werden fir die Beurteilung automotiver Gerausche wichtige
Hoérempfindungen vorgestellt. DarUber hinaus werden Kombinationen von
Hoérempfindungen im Hinblick auf die Gerauschbeurteilung diskutiert.

3.1 Lautheit

Derzeit wird die Lautstarke von Gerauschen haufig anhand des A-bewerteten
Schallpegels charakterisiert. Da die Messwerte physikalisch mit einem
Schallpegelmesser ermittelt werden, wird oft vergessen, dass bereits der dB(A)-Wert
eine gehorbasierte GrolRe reprasentiert. Es ist das gro3e Verdienst des berihmten
Dresdener Akustikers Heinrich Barkhausen, dass er bereits in den zwanziger Jahren
des letzten Jahrhunderts postuliert hat, die Gerauschmessung sollte sich an den
Eigenschaften des menschlichen Gehors orientieren. Als Beispiel zeigt Bild 4 die
Kurven gleicher Lautheit schematisch im Vergleich zur A-Bewertung.

20 50 100 200Hz 500 1 2 SkHz10 20

fp———

Bild 4: Kurven gleicher Lautheit (diinne Kurven) im schematischen Vergleich zur
A-Bewertung (dicke Kurve)

Obwonhl bekannt ist, dass bei tiefen Frequenzen und héheren Pegeln die A-Bewertung
die Lautheit wesentlich unterschatzt, ist dennoch die bahnbrechende Idee von
Barkhausen (1926) einer gehérbezogenen Gerauschmessung zu wirdigen. Allerdings
gelten die Kurven in Bild 4 nur fir schmalbandige Gerausche, die in der Praxis eher
selten vorkommen (Volk 2015).
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Abhilfe  versprechen hier mehrkanalige Verfahren wie das Lautheits-
berechnungsverfahren nach Zwicker (1960). Anhand von Bild 5 sollen wesentliche
Aspekte erlautert werden.
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Bild 5: lllustration der Verarbeitungsschritte im Lautheitsmodell nach Zwicker.

Das linke Teilbild illustriert die Transformation der physikalischen Frequenzskale in die
gehorbezogene Barkskale (Name zu Ehren von Heinrich Barkhausen). Es ist ein
Schmalbandrauschen bei 1 kHz (8,5 Bark) dargestellt. Das mittlere Teilbild
verdeutlicht, dass Effekte der spektralen Maskierung berlcksichtigt werden mussen.
Im rechten Teilbild ist ein Lautheits-Tonheitsmuster dargestellt, das in der Praxis oft
als Zwicker-Diagramm bezeichnet wird. Der Ubergang vom mittleren zum rechten
Teilbild erfolgt im Wesentlichen anhand der vierten Wurzel aus der Intensitat oder der
Quadratwurzel aus dem Schalldruck. Besonders bedeutsam ist, dass die Flache im
rechten Teilbild ein direktes Mal} flr die wahrgenommene Lautstarke reprasentiert.
Dies ist ein ganz wesentlicher Vorteil des Zwicker-Diagramms im Vergleich zu
alternativen Spektraldarstellungen wie FFT, Terzpegel, Wavelet etc..

Das Verfahren von Zwicker hat Eingang in die Normung gefunden. Fur stationare
Gerausche gilt DIN 45631 (1991), ein ahnliches Verfahren von Moore et al. (1997) ist
in ANSI S3.4 (2007) standardisiert. Bild 6 ermdglicht den Vergleich der nach beiden
Verfahren berechneten Werte der Lautheit fur Rosa Rauschen.
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Bild 6: Vergleich der nach DIN 45631 (Sterne) bzw. ANSI S3.4 (Rhomben) berechneten Lautheiten
flir Rosa Rauschen (Fastl et al.2009).
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Beide Verfahren zeigen als Funktion des Pegels einen recht ahnlichen Verlauf der
Lautheitswerte. Allerdings liegen die Daten fir ANSI S3.4 systematisch Uber den
Werten nach DIN 45631. Falls jedoch die Werte nach ANSI S3.4 um 5 dB nach rechts
verschoben werden, liegen beide Kurven praktisch tGbereinander und entsprechen den
subjektiven Beurteilungen von Schlittenlacher et al. (2011).

Da in der Praxis anstelle von stationaren Gerauschen meist zeitvariante Gerausche
auftreten, wurde in DIN 45631/A1 (2010) ein zugehoriges Verfahren standardisiert.
Entsprechende Effekte der zeitlichen Verarbeitung im Gehdr sind in Bild 7 illustriert.

@ p

Bild 7: lllustration der zeitlichen Verarbeitung im zeitvarianten Lautheitsmodell nach Zwicker.
(a) Schallimpulse mit 100 ms (durchgezogen) bzw. 10 ms Dauer (gestrichelt). (b) Zugehérige
Zeitfunktionen der Spezifischen Lautheit.(c) Zugehdrige Zeitfunktionen der Summenlautheit.

Bild 7a illustriert die zeitlichen Hullkurven von Schallimpulsen mit 10 ms (gestrichelt)
bzw. 100 ms Dauer (durchgezogen). Die zugehdrigen Zeitfunktionen der Spezifischen
Lautheit sind in Bild 7b dargestellt. Das Abklingen der Spezifischen Lautheit erfolgt
nach kurzen Schallen zunachst recht steil und danach eher graduell. Die Kurven in
Bild 7c verdeutlichen, dass bei gleichem Schallpegel 10 ms kurze Schalle nur etwa
halb so laut sind (16 sone) wie 100 ms lange Schalle (32 sone).

Bild 8 zeigt das vereinfachte Blockschaltbild eines Lautheitsmessers fur zeitvariante
Schalle.
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Bild 8: Vereinfachtes Blockschaltbild eines Lautheitsmessers fiir zeitvariante Schalle.

In Bild 8 folgt auf ein Mikrofon mit Verstarker ein Filter zur Unterscheidung zwischen
freiem und diffusem Schallfeld. Es folgen eine Frequenzgruppenfilterung,
Gleichrichtung und ein Tiefpass mit 2 ms Zeitkonstante. Der Block N‘ reprasentiert die
Lautheitstransformation (Quadratwurzel aus dem Schalldruck), NL steht flr das
nichtlineare Abklingen gemals Bild 7b. Nach der Summation der Kanale
(Flachenbildung) folgt ein Tiefpass dritter Ordnung, der entsprechend Bild 7c bewirkt,
dass 10 ms lange Schalle etwa halb so laut sind wie 100 ms lange.

Mit dem in DIN 45631/A1 beschriebenen Verfahren wurden einige Alltagsgerausche
analysiert und in Bild 9 den entsprechenden A-bewerteten Schallpegeln in Form von
Thermometern gegenulbergestellt.

Beide Thermometer reflektieren beispielsweise, dass ein Presslufthammer erheblich
lauter ist als ein Vogelgezwitscher. Das Lautheitsthermometer erlautert zusatzlich
korrekt, dass das Gerausch des Presslufthammers Uber zehnmal so laut ist wie das
Vogelgezwitscher. Besonders bedeutsam ist, dass zwei Schalle mit gleichem A-be-
wertetem Schallpegel wie Bohrmaschine und Geige deutlich unterschiedliche
Lautheiten erzeugen. Obwohl die Trompete einen hoheren Schallpegel als der
Rasenmaher produziert, wird sie sogar leiser wahrgenommen. Solche Unterschiede in
der Bewertung sind grofRenteils darauf zurickzuflUhren, dass die Lautheit als
mehrkanaliges Verfahren spektrale Unterschiede und damit Unterschiede in der
Klangfarbe besser erfassen kann.
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Bild 9: Lautheitsthermometer (rechts) im Vergleich zu Pegelthermometer (links).

Derzeit werden bei ISO Aktivitdten zur Standardisierung von Lautheits-
prognoseverfahren forciert. Es ist zu erwarten, dass zwei Normen publiziert werden,
ISO 532-1 (Zwicker-Verfahren) und ISO 532-2 (Glasberg/Moore-Verfahren).

Die bisher genannten Lautheitsprognoseverfahren gehen von ,normalhérenden”
Personen aus. In der Praxis wird aber die Lautheit von Produkten wie beispielsweise
Premium-Fahrzeugen durch Personen beurteilt, die haufig beginnende bis schwerere
Hoérminderungen aufweisen, sei es durch fortgeschrittenes Alter oder durch extrem
laute Freizeitaktivitaten in jingeren Jahren (z.B. Yuppies).

Deshalb wurde ein Lautheitsmodell (DLM) entwickelt und erprobt (Chalupper und Fastl
2002), welches Prognosen uber die Lautheitswahrnehmung sowohl von
Normalhérenden als auch von Personen mit (leichten) Hérminderungen ermaoglicht. In
Bild 10 ist die Signalverarbeitung illustriert.
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Bild 10: Schematische lllustration des Dynamischen Lautheitsmodells (DLM) nach Chalupper und
Fastl (2002).

Das in Bild 10 illustrierte DLM gehort eindeutig zur Familie der Zwicker-Lautheitsmo-
delle mit Frequenzgruppen, Nachverdeckung, oberen Flanken, spektraler Summation
sowie zeitlicher Integration. Besonders vorteilhaft ist, dass lediglich der Block
,Lautheitstransformation” ausgetauscht werden muss, um die Lautheitswahrnehmung
von Normalhorenden bzw. Personen mit Horminderung zu simulieren.

Wesentliche Unterschiede zwischen beiden Personengruppen sollen anhand von Bild
11 erlautert werden.
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Bild 11: Lautheitstransformation bei Normalhérenden (gestrichelt) bzw. Personen mit Hérminderung
(durchgezogen).

Die in Bild 11 dargestellten Daten verdeutlichen, dass fir Normalhdérende die
gestrichelte Kurve kontinuierlich ansteigt und fur Werte Uber 40 dB in die bekannte
Gesetzmaligkeit ,10 dB mehr Pegel entspricht einer Verdoppelung der Lautheit”
mundet. Im Gegensatz dazu zeigt die durchgezogene Kurve, dass bei Personen mit
Hoérminderung die Lautheit Uber der Schwelle steil ansteigt und bei hohen Pegeln
praktisch ,normale“ Lautheitswerte erreicht werden.

Das DLM von Chalupper und Fastl (2002) wurde inzwischen weiterentwickelt (Rennies
et al. 2010, Verhey und Hots 2013, Verhey et al. 2015); es reprasentiert, unter
Berucksichtigung weiterer relevanter Aspekte (Volk und Verhey 2016, Volk 2016),
einen erwagenswerten alternativen Ansatz fiir die zukinftige Uberarbeitung von
Normen zur Lautheit.

3.2 Scharfe
Die Hoérempfindung Scharfe reprasentiert ein Merkmal der Klangfarben-

wahrnehmung. Sie Iasst sich langs einer Skale ,stumpf-scharf skalieren. Ergebnisse
zugehdriger Horversuche sind in Bild 12 dargestelit.
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Bild 12: Schérfe von Schmalbandrauschen (durchgezogen), Hochpassrauschen (gestrichelt) und
Tiefpassrauschen (gepunktet).

Die in Bild 12 dargestellten Ergebnisse zeigen, dass die Scharfe von
Schmalbandrauschen mit deren Mittenfrequenz kontinuierlich ansteigt. Bei
Hochpassrauschen bewirken die Spektralanteile bei hohen Frequenzen grundsatzlich
eine grole Scharfe. Bei Tiefpassrauschen liegt wegen der Spektralanteile bei
niedrigen Frequenzen die Scharfe grundsatzlich unter derjenigen von
Schmalbandrauschen.

Anhand von Bild 13 kann das Modell der Scharfe erlautert werden.
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Bild 13: lllustration des Modells der Schérfe. Links: Spektralverteilungen von Schmalbandrauschen
(durchgezogen) Breitbandrauschen (schraffiert) und Hochpassrauschen (kreuzschraffiert). Rechts:
Zugehorige Lautheits-Tonheitsmuster, die mit einer zu hohen Frequenzen stark ansteigenden
Gewichtsfunktion bewertet wurden.

Die im rechten Teilbild von Bild 13 dargestellten Pfeile illustrieren, dass die Scharfe
dem ersten Moment (Schwerpunkt) der gewichteten Lautheits-Tonheitsmuster
entspricht. Demnach nimmt die Scharfe vom Schmalbandrauschen Uber das
Breitbandrauschen zum Hochpassrauschen zu.
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Das in Bild 13 illustrierte Verfahren zur Bestimmung der Scharfe ist in DIN 45692
genormt. Die Hérempfindung Scharfe wird beim Sound-Design ofters eingesetzt um
ein aggressives Klangbild zu erzeugen. Dementsprechend sollte beispielsweise bei
Luxusfahrzeugen die Scharfe mdglichst vermieden werden.

Lautheit und Scharfe reprasentieren zwei Hoérempfindungen, die sich zur
Beschreibung von Klangbildern gut eignen. Beispielsweise konnten Beurteilungen von
extrem unterschiedlichen Schallen wie der Qualitat von Konzertfligeln (Valenzuela
1998) oder die Lastigkeit von Schnarchgerauschen (Fastl et al. 2016) anhand von
Lautheit und Scharfe erfasst werden.

3.3 Schwankungsstarke und Rauhigkeit

Zeitliche Variationen von Schallen werden in der Psychoakustik durch zwei
Hoérempfindungen gekennzeichnet: Zum einen durch die Schwankungsstarke bei
langsamen Variationen zum anderen durch die Rauhigkeit bei schnelleren Variationen.
Es gibt keine strikte Grenze zwischen beiden Hérempfindungen, sondern bei
Modulationsfrequenzen um 20 Hz geht die Schwankungsstarke in die Rauhigkeit Gber.

Bild 14 zeigt die Abhangigkeit der Schwankungsstarke von der Modulationsfrequenz.
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Bild 14: Schwankungsstérke von (a) AM-Breitbandrauschen, (b) AM-Sinus und
(c) FM-Sinus als Funktion der Modulationsfrequenz.

Die in Bild 14 dargestellten Daten illustrieren, dass die Schwankungsstarke — kaum
beeinflusst von Bandbreite des Tragers oder Modulationsart - eine
Bandpasscharakteristik mit einem Maximum um 4 Hz Modulationsfrequenz aufweist.
Die Hérempfindung Schwankungsstarke eignet sich besonders gut fir das Sound-
Design von Warnsignalen, sollte ansonsten aber eher vermieden werden.

Die in Bild 15 dargestellten Daten illustrieren die Abhangigkeit der Horempfindung
Rauhigkeit von der Modulationsfrequenz.
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Bild 15: Rauhigkeit von (a) AM-Breitbandrauschen, (b) AM-Sinus und
(c) FM-Sinus als Funktion der Modulationsfrequenz.

Die in Bild 15 dargestellten Daten illustrieren, dass die Rauhigkeit — ahnlich wie die
Schwankungsstarke — ebenfalls nur wenig beeinflusst von Bandbreite des Tragers
oder Modulationsart eine Bandpasscharakteristik aufweist. Allerdings liegt das
Maximum hier um 70 Hz Modulationsfrequenz.

Im Kontext von automotiven Gerauschen transportiert die Horempfindung Rauhigkeit
das Merkmal ,Sportlichkeit®. Allerdings muss die Rauhigkeit wohldosiert eingesetzt
werden, da ein Ubermal ungewollte Assoziationen von total unsportlichen Produkten
hervorrufen kann. Auf dem Markt befindliche Algorithmen zur Simulation der
Rauhigkeitswahrnehmung weisen betrachtliche Schwachen auf. Deshalb hat sich eine
vom Autor geleitete Arbeitsgruppe des DIN zum Ziel gesetzt, eine Rauhigkeitsnorm zu
entwickeln, die weitgehend mit dem Hoéreindruck im Einklang ist (z.B. Sottek und
Genuit 2013, Oetjen et al. 2014).

3.4 Ausgepragtheit der Tonhohe

Im Vergleich zu den bisher behandelten Hérempfindungen, die seit vielen Jahrzehnten
untersucht werden, ist die Ausgepragtheit der Tonhdhe eine eher junge”
Hoérempfindung (Fastl und Stoll 1979). Unabhangig von der eigentlichen Tonhdhe
(pitch height) kann deren Deutlichkeit, Ausgepragtheit (pitch strength) skaliert werden
(z.B. Fastl 1998). Dies ist auch fur automotive Gerausche von Bedeutung, da tonale
Gerausche oft eine recht belastigende Wirkung erzeugen kénnen. Deshalb soll im
Folgenden die Ausgepragtheit der Tonhéhe von Sinusténen oder Gerauschen sowie
eine zugehorige Modellvorstellung (Fruhmann 2005) erlautert werden.

Bild 16 zeigt die Ausgepragtheit der Tonhdhe von Sinustdénen als Funktion von deren
Frequenz, Pegel und Dauer.
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Bild 16: Ausgepréagtheit der Tonhéhe von Sinusténen als Funktion von deren Frequenz (links), Pegel
(Mitte) und Dauer (rechts). Kreise: subjektive Messungen, Punkte: zugehérige Modellberechnungen.

Die Ausgepragtheit der Tonhohe von Sinustdnen zeigt als Funktion von deren
Frequenz eine Bandpasscharakteristik mit einem Maximum bei Frequenzen um
1...2 kHz. Mit wachsendem Schallpegel steigt die Ausgepragtheit der Tonhdhe an;
dies gilt auch flir wachsende Dauern bis zu etwa 200 ms, wo ein Plateau erreicht wird.

In der Praxis der automotiven Gerauschbewertung werden Tonhéhenempfindungen
nicht nur durch Sinustdne, sondern oft durch bandbegrenzte Rauschen hervorgerufen.
Bild 17 illustriert die Ausgepragtheit der Tonhéhe von Rauschen unterschiedlicher
Bandbreite und Mittenfrequenz.
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Bild 17: Ausgeprégtheit der Tonhéhe von Bandpassrauschen als Funktion von deren Bandbreite fiir
verschiedene Mittenfrequenzen. Subjektive Daten (links) und zugehérige Modellberechnungen
(rechts). Mittenfrequenzen: 250 Hz Kreise, 500 Hz nach oben zeigende Dreiecke, 1 kHz Quadrate,
2 kHz Rhomben, 4 kHz nach unten zeigende Dreiecke.

Die in Bild 17 dargestellten Daten illustrieren, dass die Ausgepragtheit der Tonhdhe
mit wachsender Bandbreite abnimmt. Allerdings spielt die Mittenfrequenz der
Schmalbandrauschen ebenfalls eine zentrale Rolle: Fur eine Bandbreite von 100 Hz
ist die Ausgepragtheit der Tonhdhe bei 4 kHz fast dreimal so grol3 wie bei 250 Hz
Mittenfrequenz.
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Bild 18 illustriert die wesentlichen Merkmale des Modells der Ausgepragtheit der
Tonhdhe nach Fruhmann (2005).

Zeitsignal

Spektralanalyse und
Merkmalsextraktion
v
Aufteilung in "Signal-"
und "Stéranteil"

v
Transformation
in die Lautheit
v
Gewichtung des
Signalanteils

v
Ausgepragtheit der Tonhdhe

Bild 18: Modell der Ausgepréagtheit der Tonh6he nach Fruhmann (2005).

Wesentliche Elemente des in Bild 18 illustrierten Modells sind eine FTT-Spektral-
analyse (Terhardt 1985), die Aufteilung in Komponenten, die zur Ausgepragtheit der
Tonhdhe beitragen bzw. diese stéren, die Transformation in die Lautheit sowie die
Gewichtung mit psychoakustischen GroRen wie Schwankungsstarke.

Anhand von Bild 19 kénnen die einzelnen Schritte des Modells der Ausgepragtheit der
Tonhohe erlautert werden.
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Bild 19: Erlauterung der Verarbeitungsschritte im Modell der Ausgepréagtheit der Tonh6he nach
Fruhmann (2005) am Beispiel eines Komplexen Tons mit 500 Hz Grundfrequenz. FTT-Spektrum
(links), Lautheits-Tonheitsmuster (Mitte), Lautheits-Zeitmuster (rechts).

Das linke Teilbild von Bild 19 zeigt das FTT-Spektrum eines Komplexen Tons mit
500 Hz Grundfrequenz, das zugehorige Lautheits-Tonheitsmuster ist im mittleren
Teilbild dargestellt. Der erste Peak in diesem Muster markiert die relevante Tonhohe
deren Ausgepragtheit bestimmt wird, die hoheren Spektralanteile wirken als
~otoranteil* und reduzieren die Ausgepragtheit. Das rechte Teilbild zeigt als Funktion
der Zeit eine konstante Lautheit, welche die Ausgepragtheit der Tonhoéhe stitzt. Im
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Gegensatz dazu erzeugen Schmalbandrauschen fluktuierende Lautheits-Zeitmuster,
welche die Ausgepragtheit der Tonhdhe reduzieren.

3.5 Kombinationen von Horempfindungen

Zur Beschreibung der belastigenden Wirkung von Gerauschen werden haufig
Kombinationen von Hoérempfindungen vorgeschlagen. Ein Beispiel ist die
Psychoakustische Lastigkeit (psychoacoustic annoyance PA) nach Widmann (1995).
Bild 20 illustriert, dass PA auf den Hoérempfindungen Lautheit, Scharfe,
Schwankungsstarke und Rauhigkeit basiert.

PA = Ns (1 + /wi +w2FR>

with
- N5 percentile loudness in sone

S N,
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describing the effects of sharpness S and

2.18 F R
- WFR = 0 <0.4- — +0.6- )
(Ns/sone)™ vacil asper

describing the influence of fluctuation strength F' and roughness R.

Bild 20: Psychoakustische Léastigkeit (PA) als Kombination von Lautheit, Schérfe, Schwankungsstérke
und Rauhigkeit.

Mit dem Konzept der Psychoakustischen Lastigkeit wurden automotive Gerausche wie
Leerlauf, konstante Vorbeifahrt bei verschiedenen Geschwindigkeiten in
verschiedenen Gangen, Kavalierstart etc. fur Benzin- und Dieselfahrzeuge subjektiv
und instrumentell beurteilt (Fastl und Zwicker 2007, S.329). Die Ergebnisse werden in
Bild 21 gegenubergestellt.
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Bild 21: Psychoakustische Beurteilung der Léstigkeit automotiver Gerdusche (Punkte) und
zugehorige Prognosen anhand der Psychoakustischen Léastigkeit (Kreuze).
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Die in Bild 21 dargestellten Daten deuten an, dass automotive Gerausche anhand von
deren Lautheit, Scharfe, Schwankungsstarke und Rauhigkeit beschrieben werden
konnen. Die Prognosen (Kreuze) liegen oft beim Median der subjektiven Urteile
(Kreise) und grundsatzlich innerhalb der Interquartile. Fir die Beschreibung der
Gerausche von Aggregaten eignen sich die genannten Hérempfindungen ebenfalls —
oOfters in anderen Kombinationen. Dartber hinaus spielen Effekte der Ausgepragtheit
der Tonhdhe bei Produkten wie Lufter, Fensterheber, Sitzverstellungen etc. eine
wichtige Rolle.

4. Praktische Anwendungen

4.1 Reifen-Fahrbahngerausche

Der Fortschritt gut gelungener ingenieurmafdiger Losungen lasst sich sehr gut anhand
von Hoérempfindungen dokumentieren. Bild 22 zeigt als Beispiel die
Gerauschentwicklung eines PKW bei 50 km/h fur verschiedene Fahrbahnbelage.
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Bild 22: Beurteilung der Lautheit verschiedener Fahrbahnbeldge. Psychoakustische Messung (Kreise)
im Vergleich zu instrumentellen Messungen nach DIN 45631/A1 (Sterne, Fastl et al. 2007).

Im Vergleich zur ISO-Fahrbahn (ISO 10844) bewirken die absorbierenden
Fahrbahnbeldage A1 bis A3 eine deutliche Gerauschreduktion. Der konventionelle
Fahrbahnbelag B wirkt jedoch erwartungsgemalf lauter. Der Belag A1 erreicht im
Vergleich zum ISO-Belag immerhin eine Reduktion der Lautheit von etwa 30%. Die
zugehdrigen Pegel betragen 63,0 und 63,4 dB(A). Bei Anwendung der Faustformel ,,10
dB weniger entspricht halber Lautheit” wird der Erfolg der MaRnahme mit lediglich 3%
deutlich unterschatzt. Ein Grund daflr ist, dass der A-bewertete Schallpegel als
einkanaliges Verfahren Unterschiede im Klangbild nicht erfasst. Im Gegensatz dazu
gewichtet die Lautheit nach DIN 45631/A1 die bei absorbierenden Stralkenbelagen
auftretenden Klangunterschiede gehdrgerecht.
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4.2 Hybridfahrzeuge

Nachdem Ingenieure der Fahrzeugakustik — auch getrieben durch die Gesetzgebung
— jahrzehntelang versucht haben die Produkte leiser zu gestalten, ergeben sich jetzt
mit der Zunahme von Hybridfahrzeugen entgegengesetzte Fragestellungen (fir einen
Uberblick vgl. Tschoke 2013). Im Elektrobetrieb kénnen HEV so leise sein, dass sie
beispielsweise von Fullgangern nicht rechtzeitig wahrgenommen werden und es zu
teils fatalen Kollisionen kommen kann. Um hier Abhilfe zu schaffen hat Kerber (2008)
das Konzept des ,kritischen Abstands” vorgeschlagen. Im Prinzip geht es darum, in
welcher Entfernung ein Fulganger ein Fahrzeug im Hintergrundgerausch
wahrnehmen muss, damit Kollisionen vermieden werden. Bild 23 illustriert das
entsprechende Berechnungsverfahren.

L Przg(t) Pu(t)
L
Fensterung
i Pe2o(t) -w(t-0.050-n)
Berechnung Pegelverlauf Berechnung MHS
Lera(t) { buwis p2o(N)
Zeit — Weg Zeit — Weg
Ler2g(S) "LMHS_FZQ(S)
logarithmische Naherung lineare Naherung
Leapprox(S) | Lstis approx(S)
Berechnung Wahrnehmbarkeitsort
lswahmehm

Bild 23: lllustration der Berechnung des ,kritischen Abstands® nach Kerber (2008).

Das Berechnungsverfahren des ,kritischen Abstands® nach Kerber bendétigt als
EingangsgroRen die Fahrzeuggeschwindigkeit ve,q sowie die Schalldruck-Zeitfunktion
des Fahrzeuggerausches pr,g und des Hintergrundgerausches py. Dabei ist die
Berechnung der Mithdrschwelle von besonderer Bedeutung (Kerber und Fastl 2007).

Bild 24 ermdglicht den Vergleich von subjektiv gemessenen und berechneten
kritischen Abstanden.
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Bild 24: Vergleich von subjektiv gemessenen und berechneten kritischen Abstédnden (Kerber 2008).

Die in Bild 24 dargestellten Daten zeigen, dass die kritischen Abstande in guter
Naherung vorhergesagt werden kénnen. Daten die oberhalb der Winkelhalbierenden
liegen sind eher unproblematisch, da die Berechnung prognostiziert, der kritische
Abstand sei grof3er als notwendig.

Wahrend beim Auliengerausch von Hybridfahrzeugen Aspekte der Verkehrssicherheit
die zentrale Rolle spielen, sind beim Innengerausch eher Aspekte der
Kundenzufriedenheit dominant (vgl. Tschoke 2013). Beispielsweise wird der
unvermittelte Start des Verbrennungsmotors zur Ladung der Batterie als sehr stérend
empfunden. Dies ist vermutlich darauf zurickzufihren, dass im Innenraum von HEVs
besonders leise Perioden auftreten. DarlUber hinaus kommt das Starten des
Verbrennungsmotors vollig unerwartet, da dies autonom ohne Zutun des Fahrers
geschieht.

In kulturGbergreifenden Studien wurde die Beurteilung der Behaglichkeit (easiness) im

Innenraum eines HEV beim unvermittelten Starten des Verbrennungsmotors mit

deutschen und japanischen Versuchspersonen untersucht (Ueno et al. 2015). Bild 25
104}

zeigt die zugehdrigen Ergebnisse.
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Bild 25: Beurteilung der Unbehaglichkeit bei unvermitteltem Starten des Verbrennungsmotors eines
HEV zum Nachladen der Batterie als Funktion von dessen Lautheit. Links japanische, rechts
deutsche Versuchspersonen (Ueno et al. 2015).
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Die in Bild 25 dargestellten Daten zeigen, dass die japanischen Versuchspersonen
offenbar das unvermittelte Starten des Verbrennungsmotors eines HEV zum Laden
der Batterie mit einer hoheren Lautheit von 6 sone akzeptieren als die deutschen
Versuchspersonen, die lediglich 4 sone tolerieren.

Bezuglich der akzeptierten Drehzahl des Verbrenners beim Nachladen der Batterie

eines HEV gibt es ebenfalls interkulturelle Unterschiede. Bild 26 zeigt die zugehdrigen
Daten.
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Bild 26: Vergleich der Beurteilung der Unbehaglichkeit bei unvermitteltem Starten des
Verbrennungsmotors zum Nachladen der Batterie eines HEV als Funktion von dessen Drehzahl.
Japanische (durchgezogen) bzw.deutsche Versuchspersonen (gestrichelt) (Ueno et al. 2015).

Die in Bild 26 dargestellten Daten weisen darauf hin, dass die japanischen
Versuchspersonen beim Nachladen der Batterie eines HEV 1400 rpm akzeptieren
wahrend die deutschen Versuchspersonen lediglich 900 rpm tolerieren. Obwohl die
Ursachen der interkulturellen Unterschiede noch nicht ausfuhrlich untersucht wurden,
ist denkbar, dass die groRere Toleranz der japanischen Versuchspersonen damit
zusammenhangen konnte, dass in Japan wesentlich mehr HEV zugelassen sind als in
Deutschland.

4.3 Audio-visuelle Interaktionen

Obwohl psychoakustische Betrachtungen die Beurteilung von automotiven
Gerauschen oft kundennaher als rein physikalische Messungen gestatten, sollen
multimodale Einflisse nicht verschwiegen werden.

Als Beispiel zeigt Bild 27 den Einfluss von Fotos von Fahrzeugen auf die Beurteilung
des Merkmals ,Sportlichkeit von Fahrzeuggerauschen. Es wurden entweder
Gerausche von Luxuslimousinen (SL) oder Sportwagen (SS) zusammen mit Bildern
luxuridser bzw. sportlicher Fahrzeuge dargeboten.
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Bild 27: Einfluss visueller Darbietungen auf die Beurteilung des Merkmals ,,Sportlichkeit“ von
Fahrzeuggerduschen. Abbildungen von sportlichen (unausgefiillte Balken) bzw. luxuriésen
(ausgefiillte Balken) Fahrzeugen kombiniert mit Gerduschen von luxuriésen (SL) bzw. sport-
lichen (SS) Fahrzeugen. (a) Japanische Fahrer, (b) deutsche Fahrer (Yoshida et al. 2014).

Die in Bild 27 dargestellten Daten weisen darauf hin, dass die gleichzeitig dargebotene
Abbildung eines sportlichen Fahrzeugs die wahrgenommene Sportlichkeit des
Motorgerausches erhoht, sogar wenn dieses von einem Luxusfahrzeug stammt. Diese
audio-visuellen Interaktionen sind bei den japanischen Versuchspersonen deutlich
ausgepragter als bei den deutschen Versuchspersonen.

Abschlieend soll noch der Einfluss von Farben auf die wahrgenommene Lautstarke
kurz angesprochen werden. Aus der Literatur ist bekannt (Fastl 2004) dass rote Zuge
— trotz gleichem Schallpegel — lauter wahrgenommen werden als grine Zuge. Im
automotiven Kontext spricht dies flur eine adaquate Farbgebung bei Ferrari-Rot.
Allerdings ware British Racing Green eine leise und damit unpassende Farbe.
Detaillierte Untersuchungen (Menzel et al. 2011) haben jedoch ergeben, dass zwar
das Hellgrin der Zlge eine ,leise“, das dunkelgriine British Racing Green aber eine
Jaute“ Farbe wie Ferrari-Rot reprasentiert.

Der Autor dankt Herrn Dr.-Ing. Florian Valk fur stimulierende Fachdiskussionen sowie
tatkraftige Unterstlitzung bei der Erstellung des Manuskripts.
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Psychoakustische Prognose der Gerauschqualitat von impuls-
haften Fahrzeuggerauschen: Eine kulturiibergreifende Studie

Marius Hochstetter, Tamara C. Snare, Joerg Bienert, Jesko L. Verhey,
Ulrich Gabbert

Abstract

A key element in the designing process of vehicle sound is the evaluation of the
customers’ perception and expectation with respect to the acoustic quality. The
complexity of this task increases, when a world-wide distribution of the vehicle or its
specific development for a certain market is targeted. In this respect, a detailed
understanding of similarities and differences in the auditory perception across
cultures is crucial to satisfy the individual’s requirements on the acoustic quality of
vehicle sounds. The present study investigates the effect of cultural experiences on
the perceived quality of impulsive sounds that the customers listen to at their primary
contact when visiting a dealership. Subjects from Europe, China and the USA were
asked to assess the perceived quality of door closing and indicator snapback sounds.
The perception was assessed using paired comparison tests and categorical scaling.
Two psychoacoustic parameters revealed significant accuracy in predicting the
results across the cultures. The first is the well-known percentile loudness Ns (DIN
45631) and the second is the newly considered measure duration of sharpness.
Applying linear correlation analysis, both parameters were combined to a sound-
specific metrics which revealed a culture-specific contribution of the parameters.
Whereas loudness seems to be more relevant when predicting the perceived quality
of European subijects, the contribution of the duration of sharpness to the perception
of quality is higher for subjects from China and the USA than for Europeans.
Compared to formerly developed models for door closing and indicator snapback
sounds, this tendency seems to be independent from the initial relative contribution of
the parameters to the perceived sound quality. In summary, (i), it is shown that the
perception of acoustic quality of impulsive vehicle sounds depends on cultural
background, (ii), a common psychoacoustic metrics can be derived that allows
sufficiently accurate predictions of perceived quality for subjects from Europe, China
and the USA.

Kurzfassung

Ein zentrales Element des Designprozesses von Fahrzeuggerauschen stellt die
wertung des Kundenempfindens und der Kundenerwartungen in Bezug auf die
akustische Qualitat des Produktes dar. Diese Aufgabe wird komplexer, wenn das
gleiche Fahrzeug weltweit angeboten werden soll oder ein Modell zum Verkauf
explizit auf einen bestimmten Markt abzielt. Insofern gilt ein detailliertes Verstandnis
von kulturellen  Ahnlichkeiten und Unterschieden in der menschlichen
Hoérwahrnehmung als entscheidend, um die subjektiven Anforderungen an die
akustische Qualitat von Fahrzeuggerauschen erfullen zu kénnen. Der vorliegende
Beitrag untersucht den Einfluss kultureller Pragung auf die empfundene Qualitat von
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impulshaften Gerauschen, die der Kunde beim Erstkontakt mit dem Fahrzeug im
Verkaufsraum hort. Hierbei evaluierten die Versuchsteilnehmer aus Europa, China
und den USA die Qualitdt von Turzuschlaggerauschen und von Signalen des
Ruckschnappens des Blinkerhebels subjektiv nach den Methoden des paarweisen
Vergleichs und der kategorialen Bewertung. Zwei psychoakustische Parameter
zeigten kulturibergreifend eine hohe Vorhersagekraft der Ergebnisse. Dazu zahlt
neben der bekannten Perzentillautheit Ns auch die neu betrachtete GroRe der Dauer
der Scharfe. Sie wurden mittels linearer Korrelationsanalysen zu einer eigenen
Metrik fur jedes der beiden Gerausche kombiniert, wobei die Gewichtung der
Parameter gerauschspezifisch differierte. Die Lautheit scheint auschlaggebender zu
sein, wenn das qualitative Empfinden von Europaern vorhergesagt werden soll.
Demgegenlber hat der Parameter der Dauer der Scharfe bei der Prognose der
Wahrnehmung von Probanden aus China und den USA ein hdheres Gewicht.
Zusammenfassend wurde gezeigt, dass (i) die Wahrnehmung der akustischen
Qualitat bei impulshaften Fahrzeuggerauschen vom kulturellen Hintergrund abhangt
und (ii) eine Ubergreifende psychoakustische Metrik abgeleitet werden kann, die
ausreichend gute Prognosen des Qualitdtsempfindens von Europaern, Chinesen und
Teilnehmern aus den USA ermdglicht.

1. Einleitung

Seitdem der technische Fortschritt in der automobilen Entwicklung ein hohes Mal3 an
komplexen Funktionen zur Verfugung stellt wurde der Prozess des
Paradigmenwechsels von rationalen hin zu emotionalen Merkmalen beschleunigt.
Um hierbei die Erwartungen der Kunden zu erflllen, erlangten der akustische
Eindruck und die Attraktivitdt von Gerauschen eine zunehmend entscheidende und
wichtigere Rolle fir das gesamte Fahrzeugdesign [1, 2]. Es qilt, die potentiellen
Kaufer durch ein gewisses Mal und ein Gefuhl an Sicherheit, Robustheit und hoher
Produktqualitat zu Uberzeugen [3]. In den Fokus der Automobilhersteller rlcken
dabei immer mehr die Faktoren der kulturellen Pragung und des landesspezifischen
Qualitatsempfindens. Da die qualitative Bewertung von akustischen Reizen im Zuge
der kognitiven Verarbeitung stattfindet, wird dieser Prozess durch die
kulturspezifischen Einflisse und Vorlieben beeinflusst [4]. Neben der Art der
Kommunikation [5] stellen beispielsweise auch die Musik [6] und das Empfinden von
Larm [7, 8] wesentliche Kriterien dar, die die Gerauschqualitat beeinflussen. Von
hoher Bedeutung sind impulshafte Gerausche von Turen und Klappen, auf die das
menschliche Horsystem auch aufgrund der direkten Folge einer aktiven Handlung
sehr sensibel reagiert. Da deren Charakter eine funktionale sowie eine qualitative
Information beinhaltet [9], erscheinen diese Signale aulierst relevant gegeniber dem
subjektiven Qualitatsurteil der Kunden. Deshalb ist eine detaillierte Kenntnis der
kulturspezifischen Anforderungen an den Klang eines Fahrzeugs notwendig, um die
individuellen Erwartungen an die Gerauschqualitat zu erftllen.

Das Ziel der nachfolgend prasentierten Studie ist es, die wahrgenommene Qualitat
von impulshaften Fahrzeuggerauschen unter dem Einfluss Kkultureller Aspekte
anhand psychoakustischer Parameter zu beschreiben und vorherzusagen (Bild 1).
Dabei wird explizit das qualitative Empfinden von Probanden europaischer,
chinesischer und US-amerikanischer Herkunft mithilfe der Methoden des
Paarvergleichs und der kategorialen Bewertung untersucht (siehe auch [10]).
Zugleich wird eine unabhangige Validierung der subjektiven Urteile erreicht. Die
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psychoakustischen Parameter der Objektivierung wurden in vorausgehenden
Untersuchungen [11, 12] bereits mittels linearer Korrelationsanalysen zur
signifikanten Vorhersage des Qualitdtsempfindens genutzt (siehe Bild 1, c).
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Bild 1: Schematische Darstellung der experimentellen Vorgehensweise. Aufnahme der Gerdusche im
Semi-Freifeldraum a), subjektive Bewertung der Geréduschqualitat und Auswahl psychoakustischer
Parameter b), Definition von Referenzmodellen c), Analyse des Einflusses kultureller Aspekte anhand
psychoakustischer Parameter d).

Dazu wurde untersucht, wie die Gerauschqualitat mithilfe der bereits entwickelten
Parametermodelle beschrieben und vorhergesagt werden kann. Die experimentellen
Ergebnisse der Studien wurden mit den prognostizierten Daten eines Modells
verglichen, welches auf den gleichen Parametern basiert. Allerdings wurde fur die
Parameter eine optimale Gewichtung anhand des auditiven Qualitatsempfindens der
Probanden des jeweiligen Kulturkreises ermittelt (siehe Bild 1, d). Fur den
Entwicklungsprozess wird dadurch nicht nur eine marktspezifische Optimierung und
eine gezielte Anpassung der Gerauschqualitdt an die Erwartungshaltung der
jeweiligen Zielmarkte erreicht, sondern =zugleich eine Differenzierung von
Wettbewerbern moglich.

2. Methodik und Vorgehen
2.1 Aufnahme der Gerausche

Fir die qualitative Bewertung der Gerdusche des Turzuschlags und des
Ruckschnappens der Blinkerhebel ist es wesentlich, den binauralen Charakter des
menschlichen Hérempfindens annahernd wirklichkeitsgetreu nachzubilden. Deshalb
wurden die hier verwendeten Stimuli in einem Semi-Freifeldraum mit Kunstkdpfen
(Firma HEAD acoustics GmbH, Typ HMS 1V) in standardisierter Position
aufgenommen (siehe Bild 1, a). So wird beim erneuten Abspielen der raumliche
Eindruck durch eine realistische Reproduktion von interauralen Zeit- und
Pegelunterschieden gewahrleistet [13]. Ein Kunstkopf mit Mikrophonen auf einer
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Hohe von 165 cm Uber dem Boden wurde aullerhalb des Fahrzeugs in einem
Abstand von 45 cm seitlich und hinter der B-Saule platziert. Die Sagittalebene des
Kopfes war auf die B-Saule zur Front des Fahrzeugs gerichtet. Mit Hilfe einer
Lichtschranke an der Karosserie wurde die Geschwindigkeit des Turzuschlags
aufgezeichnet. Im Experiment zugelassen waren ausschliel3lich Signale, deren
Geschwindigkeit etwa 1,2 m/s (Toleranz: £0,02 m/s) betrug. Fur die Aufnahmen des
Ruckschnappens der Blinkerhebel wurde ein zweiter Kunstkopf auf dem Fahrersitz
installiert. Hierbei befanden sich die Mikrophone in einer realistischen und flr alle
Aufnahmen identischen Position vor der B-Saule und oberhalb der Oberkante des
Lenkrades. Die Gerausche der zwei durchgeflihrten Experimente werden in den
entsprechenden Kapiteln naher beschrieben.

2.2 Experimentelle Vorgehensweise

Die subjektive Klassifizierung der Gerauschqualitat erfolgte in den Experimenten
anhand der Methoden des paarweisen Vergleichs und der kategorialen Bewertung
[14]. Im Paarvergleich wurden die Gerausche gemaly der Matrix von Ross [15]
zueinander kombiniert. Hiermit wurde der Abstand an Paaren beim Abspielen eines
jeden Gerausches maximiert. Zudem trat dasselbe Gerausch gleich haufig an der
ersten und zweiten Position der Wiedergabe auf, um eine hohe Konzentration
wahrend der Horversuche sicherzustellen. Die Wiedergabe der Gerausche fand
mittels offener Kopfhorer des Typs STAX SR-202 statt. Nach Darbietung eines
Gerauschpaares wurden die Probanden gebeten, dasjenige der beiden Signale
schriftlich zu kennzeichnen, welches sie als qualitativ hdherwertiger empfanden.
Hierfir lag ein vorgedruckter Papierbogen bereit. Da die Entscheidung Uber den
individuellen Vorzug eines Gerausches gegenuber einem anderen Gerausch auf
dem psychologischen Kontinuum des Menschen geschieht, kann dessen qualitative
Einordnung nur anhand der Vorzugshaufigkeit gewonnen werden [16]. Diese
Haufigkeiten wurden in einer Dominanzmatrix zusammengefasst und nach dem
Ansatz von Bradley, Terry und Luce [16, 17] in eine intervallskalierte Rangfolge
transformiert.

Bei der Methode der kategorialen Bewertung wurden die Probanden gebeten, die
empfundene Gerauschqualitat anhand einer siebenstufigen Likertskala zu beurteilen.
Das Zentrum dieser bipolaren Skala war per Definition als neutral bestimmt.
Basierend auf den opponierenden Begriffen qualitativ hochwertig und qualitativ
minderwertig wurde die Skala weiter in aquidistante Abschnitte eingeteilt. Nachdem
ein Stimulus dreimal samt kurzer Pausen dazwischen abgespielt war, mussten die
Probanden ihr qualitatives Empfinden auf der Skala schriftlich vermerken. Hierzu lag
den Probanden ein mit der Skalierung bedruckter Papierbogen vor. Weiterhin
bestand die Méglichkeit einer erneuten Wiedergabe der Stimuli. Ubergreifend wurde
jedes Gerausch zweimal in randomisierter Reihenfolge bewertet (Test und Retest),
um die Konsistenz des Antwortverhaltens prifen zu kénnen. Vor einem Experiment
erhielten die Teilnehmer einen standardisierten Text, der sowohl die angewandte
Methode als auch den Ablauf des Horversuchs erklarte. Zu Beginn wurden den
Probanden alle zu bewertenden Gerausche vom Versuchsleiter vorgespielt. Der
Versuchsleiter beantwortete danach, wenn gewulnscht, noch offene Fragen und
startete anschlieend die Bewertungsphase fur die Probanden.
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2.3 Probanden

Die Teilnehmer der Experimente stammten aus dem naheren Umfeld der
Fahrzeugentwicklung und der Fahrzeugproduktion der BMW AG. Die Probanden aus
den Landern der Volksrepublik China und den USA wurden an dort liegenden
Standorten rekrutiert. Entsprechend ihrer Herkunft waren ihre Empfindungen und ihre
Erwartungen an die Qualitdt von Fahrzeuggerauschen durch die landerspezifische
Kultur gepragt. Bei keinem der Probanden lag ein dokumentierter Horschaden vor;
sie galten deshalb als normalhérend. Alle Experimente wurden gemaly der
beschriebenen Herangehensweise durchgefuhrt und fanden im selben Raum unter
identischen Bedingungen statt. Fur die Horversuche mit den Teilnehmern aus der
Volksrepublik China und den USA wurden jeweils staatlich zertifizierte Ubersetzer
hinzugezogen [10]. Sie unterstitzten den Versuchsleiter bei der Darstellung des
Qualitatsbegriffes, der Durchfihrung und der Beantwortung offener Fragen.

- Europa
Aus Europa, vorrangig aus Deutschland, nahmen sechs Frauen im Alter von 21
bis 28 Jahren sowie 28 Manner im Alter von 21 bis 54 Jahren an den Experi-
menten teil. Das Durchschnittsalter betrug 30,4 Jahre. Unter den Teilnehmern
befanden sich sechs Experten auf dem Fachgebiet der Akustik.

- China
Die Gesamtzahl der chinesischen Teilnehmer lag bei 44 Personen, wobei 40
davon als Laien auf dem Gebiet der Fahrzeugakustik galten. Insgesamt waren
13 Frauen zwischen 24 und 31 Jahren sowie 31 Manner zwischen 22 und 35
Jahren beteiligt. Der Altersdurchschnitt betrug 28,1 Jahre.

- USA
An den Horversuchen nahmen insgesamt 34 Personen aus den USA teil.
Neben 10 Frauen im Alter von 21 bis 38 Jahren wirkten 24 Manner im Alter von
24 bis 57 Jahren mit. Der Altersdurchschnitt betrug 33,1 Jahre. Zum Zeitpunkt
der Experimente arbeiteten funf Teilnehmer auf dem Fachgebiet der Akustik.

2.4 Psychoakustische Parameter

Um die empfundene Qualitdt eines Gerausches vorherzusagen wurden
psychoakustische Parameter herangezogen (siehe Bild 1, b). Die betrachteten
Parameter basieren auf der Lautheit (ANSI S3.4, DIN 45631/A1) und der Scharfe
(DIN 45692). Mit Hilfe dieser Parameter konnte die wahrgenommene
Gerauschqualitat wesentlich und Ubereinstimmend mit vorangegangenen Studien
vorhergesagt werden [18, 19, 20]. Da die Vorhersagekraft der Lautheit bei
impulshaften Signalen grundsatzlich im Fokus steht, wurde neben dem Maximum der
Lautheit N auch die Perzentillautheit Ns betrachtet. Weiterhin beschreibt die Dauer
der Scharfe eine zentrale Grole, um das subjektive Qualitatsempfinden
prognostizieren zu kdnnen. Hierbei wird die Dauer berechnet, solange die Scharfe S
des Signals einen bestimmten Grenzwert Uberschreitet. Gemaly bereits friher
durchgefuhrter Untersuchungen [11, 12, 21] wurde der Grenzwert der Scharfe fur
impulshafte Fahrzeuggerausche wie das Zuschlagen der Tur oder das
Ruckschnappen des Blinkerhebels zu 1 acum festgelegt. Da die Charakteristik der
hier klassifizierten Signale primar eine kurze Dauer und eine hohe Impulshaftigkeit
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aufweist, wurden die psychoakustischen Parameter der Tonalitat und der Rauhigkeit
nicht betrachtet.

3. Experimente
3.1 Experiment 1: Kulturspezifische Untersuchung des Antwortverhaltens

Stimuli und Methode

Insgesamt wurden jeweils acht Signale des Turzuschlags (T1 — Tg) und des
Ruckschnappens des Blinkerhebels (B1 — Bg) aufgenommen. Die Qualitat der
Gerausche wurde subjektiv anhand der Methoden des paarweisen Vergleichs
(relativ) und der kategorialen Bewertung (absolut) von den Probanden aus Europa,
China und den USA klassifiziert (Bild 2).
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Bild 2: Korrelationsanalyse der intervallskalierten Ergebnisse des Paarvergleichs und des absoluten
Rankings (siebenstufige Likertskala). Kulturspezifische Bewertung der Gerduschqualitdt von
Tiirzuschlaggerauschen.

Hieraus resultiert sowohl eine relative als auch eine absolute Skalierung der
Gerauschqualitat, die eine kulturspezifische Untersuchung des Antwortverhaltens
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ermdglichen. Flir das kumulierte Ergebnis der subjektiven Gerauschbewertung
werden allein die Datensatze von konsistent antwortenden Teilnehmern zugelassen.
Beim Tirzuschlaggerausch schieden anhand des X?-Tests fiir den Paarvergleich je
zwei Teilnehmer aus Europa und den USA sowie neun Teilnehmer aus China aus.
Zudem wurden die Datensatze von je zwei Versuchspersonen aus Europa und den
USA sowie vier chinesischen Probanden aufgrund des Korrelationskoeffizienten
nach Pearson nicht mit in das Ergebnis der kategorialen Bewertung aufgenommen.
Bei der subjektiven, paarweisen Beurteilung des Rlckschnappens des Blinkerhebels
wiesen zwei Teilnehmer aus Europa, eine chinesische und drei Personen aus den
USA ein inkonsistentes Verhalten auf. Weiterhin zeigte die Analyse der Test- und
Retest-Urteile der kategorialen Bewertung bei zwei europaischen, vier chinesischen
und drei Probanden aus den USA eine zu geringe Ubereinstimmung (siehe [10]) und
wurden daher auch nicht fur die weitere Analyse betrachtet.

Ergebnisse

Durch die relative und absolute Bewertung der Gerauschqualitat des Turzuschlags
ergab sich fur die Europaer ein Korrelationskoeffizient von r = 0,92, flr die Chinesen
ein Wert von r = 0,95 und fur die Teilnehmer aus den USA ein Koeffizient von r =
0,98 (siehe Bild 2). Werden die jeweiligen Rangfolgen der relativ und absolut
bewerteten Gerausche von Blinkerhebeln mittels Korrelationsanalysen verglichen,
weisen die Ergebnisse der Europaer den hochsten Koeffizienten von r = 0,98 auf.
Weiterhin ergeben sich Werte von r = 0,91 und r = 0,92 fur die Teilnehmer aus der
Volksrepublik China und den USA [10].

Kulturibergreifend zeigt sich eine signifikante Korrelation zwischen den Ergebnissen
der relativen und absoluten Bewertung. Damit stellen die intervallskalierten Daten
eine verlassliche und nachvollziehbare Grundlage der objektiven Modellprognosen
dar. Weiterhin veranschaulichen die Urteile der drei Probandengruppen ein hohes
Verstandnis gegenuber der Qualitat von Fahrzeuggerauschen.

3.2 Experiment 2: Gerauschqualitat von Turzuschlaggerauschen

Stimuli und Methode

Die Gerausche des Turzuschlags und des Ruckschnappens des Blinkerhebels
wurden ausgewahlt, da deren objektive Referenzmodelle gemal vorangegangener
Untersuchungen [11, 12] jeweils auf den psychoakustischen Parametern der
Perzentillautheit Ns und der Dauer der Scharfe Ts basieren und deren Gewichte
zwischen den Modellen differierten. Interessant ist dabei der Quotient aus den
Gewichtungen der Lautheit und der Dauer der Scharfe. Dieser ergibt sich fir das
Tarzuschlaggerausch zu Ns/Ts = 0,52, wohingegen der Wert fur das Gerausch des
Blinkerhebels Ns/Ts = 3,50 erreicht. Mittels linearer Korrelation ergeben sich fur das
Referenzmodell zur Prognose der Gerauschqualitat GQ des Turzuschlags gemal

GO=a+[xNs+yxTy (1)

die Werte a = 0,28, 8 =-0,11 und y = -0,21. Ausgehend hiervon wurde untersucht, ob
die Gerauschqualitat anhand des Referenzmodells beschrieben werden kann. Hierflr
fanden Korrelationsanalysen zwischen der subjektiven, relativen Bewertung der drei
Kulturen (siehe Experiment 1) und den prognostizierten Daten des Referenzmodells
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statt. Das Ziel war es zudem, die Vorhersagekraft der Referenzmodelle in Relation zu
den Modellen zu betrachten, die auf Basis identischer Parameter das akustische
Qualitatsempfinden der jeweiligen Kultur optimal prognostizieren kdnnen.

Ergebnisse

Um die Gerauschqualitat anhand der Ergebnisse der europaischen Teilnehmer
optimal vorhersagen zu kénnen, ergibt sich fir den Parameter N5 ein Gewicht von
B = -0,10 und fur Ts ein Gewicht von y = -0,19. Diese Werte sind ahnlich zur
Gewichtung der Parameter des Referenzmodells (siehe Tabelle 1). Das Modell zeigt
sich erwartungsgemal® als valide und Uubertragbar, da die Probanden der
Referenzstudie ebenfalls zu einem Grol3teil aus Europa stammten.

Tabelle 1: Interkulturelle Bewertung der Gerduschqualitdt von Tiirzuschlaggeréuschen. Dargestellt
sind die Gewichtungen der Perzentillautheit Ns und der Dauer der Schérfe Ts des Referenzmodells
sowie die Parametermodelle der Européer, der Chinesen und der US-Amerikaner.

Parameter 3,y | Referenz | Europa | China | USA
B Perzentillautheit N5 -0,11 -0,10 -0,07 -0,05
y Dauer der Scharfe Ts -0,21 -0,19 -0,22 -0,24

Weiterhin stellt Bild 3 einen Vergleich der prognostizierten Gerauschqualitat dar,
wobei die Ergebnisse des Referenzmodells und die Daten des Modells mit einer
optimalen Gewichtung der Parameter dargestellt sind. Es ergibt sich ein
Korrelationskoeffizient von r = 0,93 fur das Referenzmodell und von r = 0,94 fir das
Modell der Teilnehmer aus Europa. Diese Werte zeigen die Ubereinstimmende
Berechnung der Gerauschqualitat, die nur bei den Signalen T3 und T leicht differiert.
Aus der Studie mit chinesischen Probanden resultiert, dass die akustische Qualitat
von Tulrzuschlaggerauschen am besten vorhergesagt werden, wenn die
Perzentillautheit Ns mit § = -0,07 und die Dauer der Scharfe Ts mit y = -0,22
gewichtet werden. Die Bedeutung der Lautheit nimmt in der auditiven Empfindung
der Chinesen gegenluber dem Referenzmodell ab, wohingegen die Dauer der
Scharfe ein ahnliches Niveau beibehalt. Entsprechend dieser Gewichtung fuhrt die
Korrelationsanalyse der subjektiven und objektiven Daten zu einem Wert von r = 0,96
(sieche Bild 3). Das Referenzmodell sagt die Gerauschqualitat mit einem
Korrelationskoeffizienten von r = 0,94 vorher. Obwohl beide Modelle zu einer hohen
Korrelation flhren, variieren die berechneten Werte der Signale T3 - Tg deutlich.
Dieser Effekt basiert auf der unterschiedlichen Gewichtung der Perzentillautheit, da
beispielsweise die Werte der Gerausche T4 und Ts flir Ns um etwa 23 % voneinander
abweichen.

Soll die subjektive Bewertung der Gerauschqualitat fur Teilnehmer aus den USA
optimal beschrieben werden, muss die Perzentillautheit mit = -0,05 und die Dauer
der Scharfe mit y = -0,24 gewichtet werden (siehe Tabelle 1). Im Vergleich zu den
Modellen auf Basis der europaischen und chinesischen Wahrnehmung fallt der
Einfluss der Lautheit weiter ab, wohingegen die Bedeutung der Dauer der Scharfe
zunimmt. Damit scheinen die Versuchspersonen aus den USA beim Gerausch des
Tarzuschlags sehr sensibel auf qualitatsmindernde Effekte wie ein tonales
Nachklingen oder ein hochfrequentes Schwirren zu reagieren. Flr eine hohe Qualitat
ist somit der satte Klang einer Tur wichtiger als dessen wahrgenommene Lautstarke.
Im Folgenden wird deshalb die Vorhersagekraft der Gerauschqualitat anhand des
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Referenzmodells bewertet und mit der Prognose des spezifischen Modells
verglichen. Dabei korreliert die subjektive Bewertung der Teilnehmer aus den USA
zu r = 0,91 mit den Daten des psychoakustischen Referenzmodells. Die optimal
gewichteten Parameter fihren zu einem Koeffizienten von r = 0,95 (siehe Bild 3).
Aufgrund der unterschiedlichen Gewichtung der beiden Parameter N5 und Ts weist
das Referenzmodell fir die USA die geringste Korrelation im Vergleich der drei
Kulturen auf. Beim optimierten Modell liegt eine niedrige Gewichtung der Lauheit
gegenuber der Dauer der Scharfe (etwa 1/5) vor.
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Bild 3: Untersuchung der Gerduschqualitéat von Tlirzuschlaggerduschen mit Probanden aus Europa,
China und den USA. Korrelationsanalyse zur Prognose der intervallskalierten Ergebnisse des
Paarvergleichs. Psychoakustisches Referenzmodell geméal3 Gleichung (1), 0. Psychoakustisches
Modell auf Basis einer optimalen Gewichtung der Parameter nach Tabelle 1, o.

3.3 Experiment 3: Gerauschqualitat von Riickschnappgerauschen des Blin-
kerhebels

Stimuli und Methode

Fir die Untersuchungen zur Gerauschqualitadt der acht Signale des Blinkerhebels
wird methodisch analog zu den und mit den gleichen Probanden der
Turzuschlaggerausche vorgegangen. Erneut werden zuerst Korrelationsanalysen
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zwischen den intervallskalierten Ergebnissen der subjektiven Bewertung und den
Prognosen des Qualitatsempfindens nach Gleichung (1) durchgefuhrt. Weiterhin
erfolgt ein Vergleich zu den kulturspezifisch optimierten Modellen, die das qualitative
Empfinden anhand der identischen Parameter Ns und Ts vorhersagen.

Ergebnisse

Analog zum methodischen Vorgehen beim Gerausch des Tlrzuschlags wird auch fur
das Ruckschnappen des Blinkerhebels das psychoakustische Modell nach Gleichung
(1) als Referenz genutzt. Eine lineare Korrelationsanalyse ergab dabei die Werte a =
0,25, B = -0,21 und y = -0,06 (Quotient Ns/Ts = 3,50). Um die Gerauschqualitat
objektiv zu beschreiben, findet ein Vergleich zwischen dem Referenzmodell und
einem kulturspezifischen Modell statt, bei dem die Parameter der Perzentillautheit
und der Dauer der Scharfe fur die Probandengruppen jeweils optimal gewichtet sind.
Tabelle 2 gibt die ermittelten Werte wieder.

Tabelle 2: Interkulturelle Bewertung der Gerduschqualitdt von Rlickschnappgerduschen des
Blinkerhebels. Dargestellt sind die Gewichtungen der Perzentillautheit N5 und der Dauer der Schérfe
Ts des Referenzmodells sowie die Parametermodelle der Européer, der Chinesen und der US-

Amerikaner.
Parameter 3,y | Referenz | Europa | China | USA
B Perzentillautheit N5 -0,21 -0,21 -0,18 -0,18
y Dauer der Scharfe Ts -0,06 -0,09 -0,13 -0,10

In Bild 4 ist die Korrelationsanalyse zwischen der subjektiv bewerteten und der
objektiv berechneten Gerauschqualitat flir das Referenzmodell und die
kulturspezifischen Modelle dargestellt. Die Korrelationskoeffizienten beider
europaischer Modelle erreichen einen Wert von r = 0,92, wobei die Gewichtung der
Dauer der Scharfe beim spezifischen Modell zu einem Drittel hoher liegt. Das
Referenzmodell basiert vorwiegend auf den subjektiven Urteilen von europaischen
Probanden. Daher ist eine hohe Ubereinstimmung nicht unerwartet, zeigt jedoch
auch die Gute des Modells zur Vorhersage, da unterschiedliche Probandengruppen
fur die Entwicklung des Referenzmodells und der Evaluation in dieser Studie
verwendet wurden.

Das psychoakustische Modell, welches anhand des Qualitatsempfindens
chinesischer Probanden optimiert wurde, flihrt zu einer Gewichtung von 3 = -0,18 fur
die Perzentillautheit und von y = -0,13 fur die Dauer der Scharfe. Im Vergleich zum
Referenzmodell wird N5 um 1/7 geringer und Ts um mehr als das Doppelte hoher
gewichtet. Diese Unterschiede werden auch von den Korrelationsanalysen der
beiden Modelle zur Prognose der wahrgenommenen Gerauschqualitat
widergespiegelt (siehe Bild 4). Wahrend das spezifische Modell einen Wert von r =
0,94 erreicht, korreliert das Referenzmodell mit r = 0,89. Vor allem die
Gerauschqualitat der Signale B4 und By, die sich primar hinsichtlich der Lautheit (27
%) und weniger bei der Dauer der Scharfe (6 %) unterscheiden, kann durch das
spezifische Modell besser abgebildet werden. Damit liegt der Fokus der chinesischen
Erwartungshaltung verstarkt auf klanglichen und dynamischen Aspekten,
reprasentiert durch ein moglichst geringes Nachschwingen und einen eher dumpfen,
tieffrequenten Klang.
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Die durch die US-amerikanischen Teilnehmer bewertete Gerauschqualitdt kann
anhand des spezifischen Modells mit einem Korrelationskoeffizienten von r = 0,95
nach Bild 4 beschrieben werden. Zugrunde liegt eine Gewichtung von 8 = -0,18 flr
die Perzentillautheit und von y = -0,10 fur die Dauer der Scharfe. Dabei stimmt der
Wert fir Ns mit dem des chinesischen Modells Uberein, wohingegen der Wert fur Ts
in etwa der Gewichtung des spezifischen Modells der Europaer (y = -0,09) entspricht.
Im direkten Vergleich korrelieren die objektiven Daten des Referenzmodells mit der
subjektiven Rangfolge der Gerauschqualitat zu r = 0,92 (siehe Bild 4). Damit liegt der
Korrelationskoeffizient auf demselben Niveau, den das Referenzmodell auch fur die
Vorhersage der akustischen Qualitat bei den europaischen Teilnehmern erreicht.
Weiterhin fuhrt die berechnete Gerauschqualitat zwischen dem Referenzmodell und
dem spezifischen Modell der USA bei den Signalen Bs und B; zu starker
abweichenden Werten. Allerdings fallen die Unterschiede im Vergleich zur
chinesischen Studie (siehe Bild 4) geringer aus, da der Einfluss der Dauer der
Scharfe weniger stark ausgepragt ist.
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Bild 4: Untersuchung der Gerduschqualitat von Riickschnappgeréduschen des Blinkerhebels mit
Probanden aus Europa, China und den USA. Korrelationsanalyse zur Prognose der intervallskalierten
Ergebnisse des Paarvergleichs. Psychoakustisches Referenzmodell geméal3 Gleichung (1), 9.
Psychoakustisches Modell auf Basis einer optimalen Gewichtung der Parameter nach Tabelle 2, o.
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4. Diskussion

Das Sounddesign von hochwertigen Produkten fur den internationalen Markt verlangt
eine konsequente Integration interkultureller Wahrnehmungskriterien. Anhand der
Gerausche des Tlrzuschlags und des Rlckschnappens des Blinkerhebels wurden
auf der Basis der Urteile von Probanden aus Europa, China und den USA zwei
wesentliche Faktoren erarbeitet. Einerseits fuhrt ein Vergleich der relativ und absolut
bewerteten Gerauschqualitat kulturibergreifend zu hohen Korrelationskoeffizienten.
Der zweite Aspekt verdeutlicht die interkulturelle Ubertragbarkeit der unabhéngig
entwickelten linearen Modelle des Turzuschlags und des Blinkerhebels zur Prognose
der Gerauschqualitat. Beide Referenzmodelle basieren auf den psychoakustischen
Parametern Ns und Ts, womit das Qualitatsempfinden von Personen aus Europa,
China und den USA objektiv bereits gut vorhergesagt werden. Bei Modellen, die auf
den gleichen Parametern basieren, diese aber eine optimale Gewichtung fur das
auditive Qualitdtsempfinden der jeweiligen Kultur aufweisen, wird eine noch héhere
Korrelation zur subjektiven Bewertung erreicht. Dieser Mehrwert ist statistisch
allerdings nicht signifikant. Weiterhin stellt sich der quantitative Einfluss der beiden
Parameter als kulturabhangig heraus. So wird die Lautheit bei europaischen
Probanden am hochsten gewichtet. In Relation dazu nimmt die Bedeutung der
Lautheit fur Personen aus China und noch mehr fur Teilnehmer aus den USA ab.
Gegensatzlich dazu verhalt sich die Gewichtung der Dauer der Scharfe. Sie erreicht
bei Nichteuropaern einen hoheren Wert als bei Europaern. Einen direkten
Zusammenhang zwischen der Lautheit und der Gefalligkeit eines Gerausches
(pleasantness) zeigen Hansen und Weber [22] bei der interkulturellen Untersuchung
von tonalen Komponenten in synthetischen Gerauschen. Nach Kuwano et al. [23]
tendieren deutsche im Vergleich zu japanischen Probanden dazu, Gerausche
anhand der maximalen Lautstarke zu bewerten. Dieser Effekt stimmt mit der hohen
Gewichtung der Lautheit durch die Teilnehmer aus Europa (vorrangig Deutschland)
Uberein. Gemal der Untersuchungen von Namba et al. [8] finden es Personen aus
den USA einfacher, sich an lastige Gerausche in der Nachbarschaft zu gewdhnen.
Da die Lastigkeit von Gerauschen durch die Lautheit beeinflusst wird, liegt ein
entsprechender Einfluss der Lautheit auf die wahrgenommene Gerauschqualitat vor.
Diese Aussage entspricht den hier gewonnenen Erkenntnissen. Fur die Teilnehmer
aus den USA weisen die spezifischen Parametermodelle der untersuchten
Gerausche die geringste Gewichtung der Perzentillautheit N5 im Vergleich zu den
weiteren Nationen auf.

5. Fazit und Ausblick

Bei der akustischen Qualitat von impulshaften Fahrzeuggerauschen zeigt sich
kulturibergreifend eine signifikante Korrelation zwischen den Ergebnissen der
relativen und absoluten Bewertung. Damit stellen die intervallskalierten Daten eine
verlassliche und nachvollziehbare Grundlage der objektiven Prognosen dar.
Weiterhin veranschaulichen die Urteile der drei Probandengruppen ein hohes
Verstandnis gegenuber der Qualitdt von Fahrzeuggerauschen. Das Ziel der
Experimente, die Validitdt und Ubertragbarkeit der Referenzmodelle im Hinblick auf
eine kulturGbergreifende Abbildung des akustischen Qualitatsempfindens zu
belegen, wurde erreicht. Dazu wurden die Prognosen der Referenzmodelle mit den
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Vorhersagen von spezifischen Modellen verglichen, die auf einer optimalen
Gewichtung der Parameter Ns und Ts fUr die jeweilige Kultur basieren.

Die empirischen Studien konzentrierten sich auf das Qualitatsempfinden von
impulshaften Gerauschen am Fahrzeug. Basierend auf den objektiven Modellen
konnen nachfolgend systematisch prufbare Ziele abgeleitet und in den
Entwicklungsprozess des Sound Designs integriert werden. Damit gelingt es,
spezifische und kulturibergreifende Anforderungen flr bestimmte Fahrzeug-
kategorien festzulegen. Infolgedessen koénnen die Interessen der Kunden anhand
eines verbesserten akustischen Eindrucks und einer erhdohten Attraktivitat praziser
erfullt werden.
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Entwicklung von Storgerauschmetriken unter Anwendung
eines Verfahrens zur Robustheitsanalyse

Fabian Kamp, André Fiebig

Abstract

The identification and evaluation of disturbing noise patterns gains increasing
relevance for quality assurance in development processes of technical products. The
characterization of the product sound features is therein performed by applying
suitable acoustic analysis methods on the measured noise signals. By means of
regression modelling, the development of sound quality metrics allows an
instrumental (and possibly automatic) evaluation of disturbing noise patterns by
correlating acoustic indicators to the results of jury test evaluations.

Characteristic parameters like the coefficient of determination or the sum of squared
errors between jury test and noise metrics are considered to describe the quality of
the derived regression model. Nevertheless, a limitation to these descriptive
quantities does not provide information about the causality of the metric, or its’
robustness towards unknown input data.

This article presents a methodology for noise metric development, including a
constructive approach of robustness analysis that is used for validation and
optimization of the regression model.

Kurzfassung

Im Rahmen von Entwicklungsprozessen technischer Produkte gewinnt die
tion und Bewertung von Stoérgerauschen zur Sicherung der Produktgerauschqualitat
eine steigende Relevanz. Die Anwendung akustischer Analyseverfahren ermdglicht
dabei eine instrumentelle Charakterisierung der gemessenen Schalle. Mithilfe von
Regressionsanalysen koénnen Stérgerauschmetriken entwickelt werden, um
wahrgenommene Stérgerausche in Korrelation zu durchgefluhrten Probandenstudien
instrumentell und gegebenenfalls automatisiert zu bewerten.

Zur Beschreibung der Qualitdt des Regressionsmodells werden charakteristische
GroRen, wie das Bestimmtheitsmall oder die Fehlerquadratsumme zwischen
Hoérversuchsdaten und Storgerauschmetrik betrachtet. Eine Beschrankung auf diese
beschreibenden GroRen lasst jedoch keine Aussage uUber die Kausalitat des
entwickelten Modells, oder dessen Robustheit gegenliber unbekannten
Eingangsdaten zu.

Der vorliegende Beitrag befasst sich mit der Entwicklung von Stérgerauschmetriken
unter Anwendung eines Verfahrens zur Robustheitsanalyse, welches den Aspekt der
Validierung und Optimierung des Regressionsmodells naher beleuchtet.
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1. Einleitung

Um auftretende Stdrgerausche identifizieren und in ihrer Auspragung bewerten zu
konnen, werden Storgerauschmetriken eingesetzt, die das Bewertungsverhalten
einer Probandengruppe oder eines Expertengremiums auf Grundlage akustischer
Signalanalysen schatzen. Abbildung 1 zeigt eine schematische Ubersicht des
Entwicklungsprozesses von Gerauschmetriken.

| Analyse [

| Bewertung [

ustheitsal

Abbildung 1: Prinzipielle Vorgehensweise zur Entwicklung von Stérgerduschmetriken

Zunachst werden reproduzierbare akustische Messungen der betreffenden
Storgerauschmuster an unterschiedlichen Versuchstragern durchgefuhrt (Abb.1, A).
Die gemessenen Daten bilden die Grundlage der folgenden Untersuchungen und
mussen einem erhdhten Anforderungsprofil entsprechen (siehe Kapitel 2.1). Mithilfe
akustischer Signalanalysen lassen sich unterschiedliche Charakteristika der
Gerausche  herausarbeiten, die die  mdglichen  Auspragungen  des
Storgerauschmusters bestmoglich wiedergeben sollten (B). Eine perzeptive
Bewertung der auftretenden Stérgerausche erfolgt im Rahmen eines Hoérversuchs
(C). Zur Entwicklung der eigentlichen Metriken werden Regressionsanalysen
durchgefuhrt, welche die korrelativen Zusammenhange zwischen Probandenurteilen
und wahrnehmungsbezogenen Signalanalysen identifizieren (D).

Besonderes Augenmerk gilt der in diesem Beitrag vorgestellten Robustheitsanalyse,
die als Teil einer Validierungsschleife im  Entwicklungsprozess der
Storgerauschmetriken betrachtet wird (E). In diesem statistischen Analyseverfahren
konnen unterschiedliche Ansatze der Regressionsmodelle verglichen, und die
bestmogliche Kombination akustischer Signalanalysen bestimmt werden.

2. Entwicklung von Storgerauschmetriken durch Korrelation
perzeptiver Urteile mit akustischen Signalanalysen

Die Entwicklung von Storgerauschmetriken erfordert eine sorgfaltige Durchflhrung
der in Kapitel 1 beschriecbenen Vorgehensweise, wobei die konkrete
Aufgabenstellung bzw. das zu bewertende Phanomen die Rahmenbedingungen der
dargestellten Schritte spezifiziert. Vor- und Nachteile unterschiedlicher Methodiken
bei Messung, Analyse und Bewertung der Gerauschmuster missen abgewogen, und
mdgliche Einschrankungen und Fallstricke bertcksichtigt werden [1]. Im Folgenden
werden die verschiedenen Schritte der Metrikentwicklung diskutiert.
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2.1 Reproduzierbare Messungen des Storgerauschmusters

Um die Auspragung eines Storgerauschmusters in unbekannten Schallen
zuverlassig instrumentell bewerten zu koénnen, werden ausreichend grolde
Trainingsdatensatze fur die Regressionsmodelle bendtigt. Bei der Auswahl der
Versuchstrager ist dabei zu beachten, dass mdgliche Auspragungen des
Storgerauschmusters (von gar nicht bis sehr stark ausgepragt) bereitstehen. Die
Auswahl der Trainingsgerausche legt somit den Anwendungsbereich und die
Reichweite der Gerauschmetriken fest. Beispielsweise muss bei der Anwendung fur
Fahrzeuginnenraumgerausche abgewogen werden, ob die zu entwickelnden
Metriken klassenspezifisch oder klassenlibergreifend eingesetzt werden sollen. Je
genauer der Anwendungsbereich der Gerauschmetriken definiert wird, desto
prazisere Ergebnisse lassen sich fir unbekannte Schalle erwarten.

Des Weiteren sind bei der Untersuchung eines bestimmten Storgerauschs die
relevanten Betriebsbedingungen (z.B. Fahrbedingungen eines Kraftfahrzeugs) zu
identifizieren, in denen das Gerauschphanomen besonders hervortritt und vom
potentiellen Kunden kritisiert wird. Dazu kdnnen beispielsweise explorative Verfahren
der Gesamtfahrzeugbewertung unter Einbezug des Fahrzeugkontextes und der
Fahrerinteraktion genutzt werden [2],[3].

Da die durchzufihrenden Messungen einerseits unter vergleichbaren
Betriebsbedingungen im Horversuch beurteilt, und andererseits zuverlassig von
akustischen Analyseverfahren ausgewertet werden sollen, ergeben sich hohe
Anspriche an die Messbedingungen. Die Durchfuhrung vollig stérgerduschfreier
Messungen ist unumganglich, um die angewandten Signalanalysen zur
Charakterisierung der tatsachlichen Stérgerauschmuster parametrisieren zu kdnnen
und Fehlbewertungen auszuschlielen. Die Vergleichbarkeit der Messungen an
unterschiedlichen Versuchsobjekten muss gewahrleistet sein, sodass die Bewertung
in anschlieBenden Hoérversuchen detaillierte Fahrzeugvergleiche zulasst. Au3erdem
ist eine hohe Reproduzierbarkeit der durchgefihrten Messungen gefordert, um die
betreffenden Gerauscheigenschaften eindeutig den untersuchten Versuchstragern
zuzuweisen.

2.2 Durchfihrung und Auswertung von Horversuchen

Mithilfe von Probandenstudien lasst sich die Auffalligkeit eines Stérgerauschmusters
bzw. die Intensitdt des Hervortretens unter definierten Betriebsbedingungen
untersuchen. Mit dem Ziel, eine gesicherte Bewertung der Storgerausche zu erhalten
sowie weitere Erkenntnisse Uuber deren Eigenschaften zu gewinnen, werden
Horversuche auf Grundlage der akustischen Messungen durchgefuhrt. Bei
Konzeption, Durchfuhrung und Auswertung der Hoérversuche gilt es, geeignete
Versuchsmethodiken in  Abhangigkeit des Untersuchungsgegenstandes zu
identifizieren [4],[5]. So ist zu definieren, welche Personengruppe zur Bewertung der
Gerausche herangezogen wird (z.B. Akustikexperten oder potentielle Kunden /
Laien) oder ob Unterschiede zwischen verschiedenen Bewertergruppen zu
untersuchen sind. Des Weiteren ist der Kontext der Hoérversuchsdurchflihrung
(Laborsituation / Fahrsimulator / Bewertung am realen Versuchstrager) sowie die
technische Umsetzung (kalibrierte Kopfhoérerwiedergabe / entzerrte
Lautsprecherwiedergabe etc.) zu definieren. Weiterhin muss geprtft werden, welche
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Horversuchsmethodik  zur Anwendung kommt (z.B. Kategorialskalierung,
Paarvergleich etc.).

Generell lassen sich Anspriche an die Gutekriterien der Objektivitéat, sowie der
Reliabilitdt und Validitat bezuglich der Versuchsergebnisse formulieren [6]. Das
Kriterium der Obijektivitat ist erflllt, wenn die Ergebnisse der Untersuchung
unabhangig der Randbedingungen erzielt werden. Dies impliziert eine genaue
Definition der Versuchsmethodik und Auswertung. Als reliabel wird das
Versuchsergebnis beschrieben, wenn die erzielten Ergebnisse als zuverlassig und
reproduzierbar einzuschatzen sind. Hierzu empfiehlt sich eine statistische
Auswertung der abgegebenen Bewertungen (z.B. Prifung auf Clusterbildung,
Identifikation von Ausreifl3ern, Signifikanztests und Angabe von Konfidenzintervallen,
Prifung auf Gaul3-Verteilung bei der Angabe von Mittelwerten etc., siehe dazu [7]).
Die Validitat beschreibt schliefdlich, ob die durchgefihrte Untersuchung tatsachlich
den Untersuchungsgegenstand abbildet. Diesbezuglich ist (z.B. durch ausreichendes
Training sowie Verwendung von Ankerschallen) insbesondere sicherzustellen, dass
die Versuchsteilnehmer in der Lage sind, das tatsachliche Stérgerauschmuster zu
identifizieren und im Gesamtgerausch zuverlassig zu bewerten.

2.3 Charakterisierung des Storgerauschs durch akustische Signalanalysen

Zur Charakterisierung des Storgerauschmusters kommen akustische Signalanalysen
zur Anwendung. Die Aufgabe besteht darin, geeignete Analyseverfahren zur
Beschreibung des Stérgerauschs auszuwahlen und geeignet zu parametrisieren.
Dabei ist es zwingend erforderlich, die physikalischen Ursachen des Storgerausches
zu berucksichtigen und die signaltheoretischen Hintergrinde der angewandten
Analysen zu verstehen. Letztlich gilt es, stabile Einzahlwerte abzuleiten, die
gemeinsam mit den Bewertungen der Horversuche als Eingangsdaten zur
Entwicklung eines Regressionsmodells genutzt werden kénnen.

2.4 Regressionsmodell zur Entwicklung der Storgerauschmetrik

Abbildung 2 zeigt das Verfahren der Metrikentwicklung am Beispiel der multiplen
linearen Regression unter Anwendung des Optimierungsverfahrens nach der
Methode der kleinsten Fehlerquadratsumme. Als Eingangsdaten dienen die
Ergebnisse der akustischen Signalanalysen (Pradiktorvariablen) sowie die
Bewertungen der Hoérversuche fur den untersuchten Trainingsdatensatz
(Kriteriumsvariablen). Die Metrik selbst ist im Beispiel als Ergebnis einer multiplen
linearen Regression definiert. Somit ergeben sich die Metrikwerte aus einer
Summation der jeweils gewichteten Analyseergebnisse und eines konstanten
Offsets. Die Gewichtungsfaktoren und der Wert des Offsets werden im Beispiel unter
Anwendung der Methode der kleinsten Fehlerquadratsumme zwischen Horversuchs-
und Metrikergebnissen ermittelt. In Abhangigkeit des Untersuchungsgegenstandes
sind alternative (auch nichtlineare) Regressionsmodelle denkbar. Auch kdnnen
abweichende Kriterien bei der Wahl des verwendeten Optimierungsalgorithmus
betrachtet werden. Bei der Erstellung des Regressionsmodells ist wie bei der
Auswahl der geeigneten Analysen eine kritische Hinterfragung der physikalischen
Bedeutsamkeit des ermittelten funktionalen Zusammenhangs unerlasslich, um eine
Uberbestimmung des Modells aufgrund von Scheinkorrelationen zu vermeiden.
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Auswahl akustischer Metrikentwicklung
Signalanalysen (z.B: multiple lineare Regression)

m
Horversuchs- . .
Metrikergebnis = E X - Ay) + Of fset
ergebnisse 9 k—1( kA 2

m: Anzahl Analysen
x: Gewichtungsfaktor, A: Analyseergebnis

Mappin

|
Horversuchsergebnis = Metrikergebnis
z.B. Least Mean Squares Optimierung
d = (Horversuchserg. —Metrikerg.)? = min

Abbildung 2: Metrikentwicklung unter Anwendung der multiplen linearen Regression

Die Prazision der entwickelten Metrik kann durch charakteristische Kenngrélien zur
Beschreibung des korrelativen Zusammenhangs zwischen
Horversuchsbewertungen y und  Metrikergebnissen  §  untersucht  werden.

Gebrauchlich sind Angaben des Korrelationskoeffizienten r bzw. des
Determinationskoeffizenten  r*>  (Bestimmtheitsmall) sowie des  mittleren

Fehlerbetrags d oder des mittleren quadratischen Fehlers d* zur Beschreibung des
Zusammenhangs zwischen Horversuchsbewertung und Metrikergebnis [7]:

. cov(y, ) (1)
0,0,

cov(y, y): Kovarianz zwischen Metrik- und Hérversuchsbewertungen
o, Standardabweichung Metrikergebnisse

o, Standardabweichung Horversuchsbewertungen

- n = 2
d=l-2|ﬁi—yi|¢\/d2 mit )
n &

e 3)
d =; Z(yi_yi)z

n: Anzahl der Gerdusche / Versuchstrédger

Der korrelative Zusammenhang zwischen Hodrversuchsbewertungen und
Metrikergebnissen kann in Streudiagrammen dargestellt werden, die die einzelnen
Beobachtungen mit zugehoérigen Metrikwerten beinhalten (siehe Abbildung 3).

Die zuvor genannten Kenngrdlen dienen jedoch lediglich der Beschreibung der
Qualitat des Regressionsmodells und erlauben keine Aussage Uber die Kausalitat
des gefundenen Zusammenhangs und die Vorhersagegenauigkeit (bzw. Robustheit)
der entwickelten Metrik flir unbekannte Eingangsdaten. Die Maximierung des
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BestimmtheitsmalRes kann demzufolge nicht das alleinige Kriterium bei der Erstellung
einer Storgerauschmetrik sein. Eine simple Erhéhung der Anzahl der
Pradiktorvariablen wird im Rahmen des Optimierungsverfahrens theoretisch immer
zu einer Erhdéhung des Bestimmtheitsmales flhren, birgt aber die Gefahr der
Uberbestimmung des Regressionsmodells und somit zu instabilen Vorhersagen fiir
unbekannte Eingangsdaten.

10

Metrikergebnis

—R=0.964, R?=0.928, d=0.232

0 2 4 6 8 10
Hérversuchsbewertung

Abbildung 3: Typische Darstellung eines stark korrelativen Zusammenhangs zwischen
Hérversuchsbewertungen und Metrikergebnissen im Streudiagramm mit charakteristischen
Kenngré3en (Korrela-tions- und Determinationskoeffizient sowie mittlerer Fehlerbetrag)

Eine teilweise Kompensation des Effektes der Uberbestimmung kann durch
Einfuhrung des korrigierten Bestimmtheitsmalies erreicht werden, welches eine
erhdhte Anzahl der Pradiktorvariablen rechnerisch durch einen Abzug im
Bestimmtheitsmal} bestraft:

rki,.r=1—[(1—r2)- i }[(1) ‘ ] @)

n: Anzahl der Gerdusche / Versuchstrédger
k : Anzahl der Pré&diktorvariablen

Die Betrachtung des korrigierten Bestimmtheitsmalies ermdglicht die Identifikation
redundanter Pradiktorvariablen im Rahmen der schrittweisen Regression. Weiterhin
lasst sich jedoch keine Aussage daruber machen, ob die entwickelte
Storgerauschmetrik bei unbekannten Eingangsdaten zuverlassig die Intensitat des
Storgerauschmusters vorhersagen kann.

3. Ein Verfahren zur Robustheitsanalyse

Im Folgenden wird ein Verfahren vorgestellt, das die Robustheit der zu
entwickelnden Storgerauschmetrik fur unbekannte Eingangsdaten naher betrachtet.
Die grundsatzliche Idee beruht auf einer Trennung des Gesamtdatensatzes
(Horversuchsbewertungen und Analyseergebnisse) in einen Trainingsdatensatz und
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einen Validierungsdatensatz. Somit dient das Verfahren der Kreuzvalidierung [7].
Das Regressionsmodell wird zunachst auf Grundlage des Trainingsdatensatzes
erstellt. In einem zweiten Schritt wird die Stérgerauschmetrik flr die verbliebenen
Gerausche des  Validierungsdatensatzes  berechnet.  Auch  flir  den
Validierungsdatensatz konnen dann Korrelationskoeffizienten und mittlere
Fehlerwerte berechnet werden. Um das Modell auf Unabhangigkeit gegentber der
Auswahl des Trainings- und Validierungsdatensatzes zu prifen, werden alle
mdglichen Permutationen der Auswahlmadglichkeiten berechnet. Fir die Gesamtzahl
madglicher Permutationen gilt:

(n) ! (5)
p=["]-=

T ml-(n—-m)!

p : Anzahl der Permutationen

n: Gesamtzahl der Gerdusche / Versuchstrédger
m . Anzahl der ausgewéhlten Gerdusche des Trainingsdatensatzes

Unter der Annahme, 2/3 des Datensatzes als Trainingsdaten zu verwenden, ergeben
sich bei einer beispielhaften Gesamtzahl von sechs Gerauschaufnahmen insgesamt
p = 15 mdgliche Aufteilungen in Trainings- und Validierungsdaten (siehe Abb. 4).

Abbildung 4: Mégliche Permutationen bei der Aufteilung des Gesamtdatensatzes in Trainings- und
Validierungsdatensétze (Beispiel: 6 Gerdusche)

Fur alle Permutationen wird nun ein Regressionsmodell erstellt und die
Korrelationskoeffizienten (bzw. Bestimmtheitsmalde) und Fehlerwerte werden
berechnet (Abb. 5). Es ergeben sich jeweils Gesamtmengen der Fehlermale, die
statistisch auszuwerten sind.

R={r1,r2, r} (6)
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Aufgrund des starken Anstiegs des Binomialkoeffizienten (Gl. 5) fur groRere Daten-
satze erfordert die Berechnung der Regressionsmodelle mitunter einen hohen
Rechenaufwand. Allerdings ist es in der Regel gewunscht, einen grolien Datensatz
zu untersuchen, um die moglichen Auspragungen des Stérgerauschmusters sicher
bewerten zu kénnen. Sobald sich der Rechenaufwand nicht mehr effizient bewaltigen
lasst wird empfohlen, eine randomisierte Auswahl mdglicher Permutationen
heranzuziehen.

2.0 ' ‘ ‘ ' ‘ ‘ ‘ ‘ x 2.0
1.8 ¢ 1 1.8
=1.6 | 1 1.6
o ‘
g 14| 1 1.4
812/ 112
K By
L-QCI: 1.0 [ . . . H B - T 1.0
5 0.8 0.8 i
% 0.6 0.6
=04 ]
0 \ ‘ ‘ \ L E F R 0 .
Permutationen Verteilung des mittleren

Fehlerbetrages

Abbildung 5: Mittlere Fehlerbetrédge in Abhéngigkeit der wiederholten Auswahl von Trainings- und
Validierungsdatensatz (links) und Darstellung der Verteilung des mittleren Fehlerbetrages als Box-
und Whisker-Plot (rechts).

Das dargestellte Kreuzvalidierungsverfahren mit wiederholter Auswahl von Trainings-
und Validierungsdaten bietet gegentber einfacheren Verfahren der Leave-One-Out-
Kreuzvalidierung (z.B. PRESS-Statistiken, ,predicted residual error sum of squares®,
[8]) zunachst den Vorteil, Uber die Statistiken der Verteilung der Fehlermalle einen
Vergleich unterschiedlicher Modellansatze vornehmen zu konnen. So kdénnen
einerseits die gewahlten Pradiktorvariablen variiert werden, andererseits aber auch
vollig unterschiedliche Regressionsmodelle (z.B. verschiedene nichtlineare Modelle)
systematisch verglichen werden.

Abbildung 6 zeigt den Vergleich verschiedener Regressionsmodelle, die als
Kandidaten der Storgerauschmetrik in Frage kommen. Dargestellt ist jeweils die
Verteilung des mittleren Fehlerbetrages in Abhangigkeit des wiederholten
Datensplittings in Trainings- und Validierungsdatensatze flur sechs Metrikansatze
mithilfe von Box- und Whisker-Plots [7]. Metrikansatz C zeigt im Beispiel die kleinsten
mittleren Fehlerbetrage, was sich einerseits in einem schmalen Interquartilbereich
sowie einem niedrigen Mittelwert der Fehlerbetrage aullert (0.29 auf einer 10-stufigen
Kategorialskala, z.B. [9]), und nur in seltenen Fallen kleinere Ausreil’er bedingt
(schlechtester Fall: Fehlerbetrag 0.78). Damit zeichnet sich dieser Ansatz aufgrund
der statistischen Untersuchung der FehlermalRe gegenuber den Ubrigen Ansatzen
aus.

165



N
o

Mittelwert: 0.51 Mittelwert: 0.67 | Mittelwert: 0.29 | Mittelwert: 0.53 | Mittelwert: 0.39 | Mittelwert: 0.39
1.8 1 . . . 1 1
= 1.6 ;
> }
g 14
2 i
£ 12 BN
z i
e 1.0 e
- —5
5 0.8 ) -
SEENE S i
0.4 1 1 .
== el Wl
0.2 S . , —
0 i . - . i T
Metrik A Metrik B Metrik C Metrik D Metrik E Metrik F

Abbildung 6: Vergleich der Verteilungen mittlerer Fehlerbetrége bei verschiedenen
Regressionsmodellen zur Entwicklung einer Stérgerduschmetrik

Neben den beschriebenen Auswertungen der Fehlermalverteilungen bietet das
dargestellte Verfahren die Mdglichkeit, weitere statistische Untersuchungen zu den
ermittelten Gewichtungsfaktoren durchzufihren. Bei einer Auswahl von &
Pradiktorvariablen in einem Regressionsmodell ergeben sich entsprechende
Gewichtungsfaktoren x;, x, .., xx. In Abhangigkeit der Permutationen p des
Datensplittings nehmen diese Gewichtungsfaktoren unterschiedliche Werte x;, an,
welche sich als Mengen angeben lassen:

X, ={x1’1,x1,2, ...,xl,p} (7)

Xy =\X315X005 s Xy,

X, = {xk,l,xk,z, ...,xk,p}

Fir jeden Gewichtungsfaktor kann nun die Verteilung in Abhangigkeit des
wiederholten Datensplittings betrachtet werden. Abbildung 7 zeigt beispielhaft die
Verteilungen der Gewichtungsfaktoren zweier Analysen A und B.

Analyse A Analyse B

1,3

01 04 07 1 16 19 01 04

0,7 1

1,3 16 19

Abbildung 7: Verteilungen der auftretenden Gewichtungsfaktoren fiir zwei beispielhafte
Signalanalysen in Abhéngigkeit der Trainings- und Validierungsdatenauswahl
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Erstrebenswert ist eine Verteilungsfunktion, die sich der Gauld‘schen
Normalverteilung annahert und eine mdglichst niedrige Varianz aufweist (z.B.
Analyse A, Abb. 7, links). Dies kann als robuste Verteilung des Gewichtungsfaktors
verstanden werden, da dieser unabhangig von der Trainingsdatenauswahl ahnliche
Werte annimmt. Es lasst sich ein Mittelwert des Gewichtungsfaktors definieren, der in
der finalen Metrik eingesetzt werden kann. Die Gewichtungsfaktoren der Analyse B
(Abb. 7, rechts) weisen eine starke Streuung auf und verletzen insbesondere das
Kriterium der Normalverteilung. Eine konkrete Festlegung des finalen
Gewichtungsfaktors erweist sich auf Grundlage dieser bimodalen Verteilung als nicht
sinnvoll. Dies ist ein Indiz, die als Pradiktorvariable gewahlte Analyse als nicht stabil
zu verwerfen. Letztlich muss die Prufung der Verteilungen der Gewichtungsfaktoren
fur alle Pradiktorvariablen des Regressionsmodells durchgeflhrt werden.

Als Kennwert zur Beschreibung der Gute der Gaullverteilungen und zur
Vereinfachung des Vergleichs kann der empirische Variationskoeffizent VarK(X)

herangezogen werden, der die empirische Standardabweichung der Verteilung s(X)
auf ihren Mittelwert x(X) normiert.

s(X) (8)
x(X)

VarK (X) =

4. Anwendung fiur das Storgerauschmuster ,,Injektortickern®

Mit dem Ziel, eine instrumentelle Vorhersage der Lastigkeit des impulshaltigen
Storgerauschs .Injektortickern® im Leerlauf-Aul3engerausch von
Verbrennungsmotoren zu erreichen, wurde eine Stoérgerauschmetrik entwickelt.
Insgesamt stand ein Datensatz von 19 untersuchten Versuchstragern — gemessen
bei variierten Betriebsbedingungen — zur Verfigung. In einem Hoérversuch wurden 57
Gerauschbeispiele von Uber 100 Versuchsteiinehmern auf einer 10-stufigen
Kategorialskala [9] hinsichtlich ihrer Gerauschqualitat bezogen auf das Stérgerausch
.Injektortickern bewertet. Die Bewertungen des Horversuchs wurden einer
Konsistenzpriafung unterzogen und zur Metrikentwicklung herangezogen.

Um das impulshafte Stérgerauschmuster instrumentell zu bewerten, wurden
verschiedene akustische Signalanalysen ausgewertet. Abbildung 8 zeigt die
Ergebnisse der Relative Approach Analyse [10], die zur Charakterisierung der
impulshaften Gerauschanteile im hoheren Frequenzbereich angewendet wurde.
Deutlich Iasst sich die unterschiedliche Auspragung des Stérgerauschs (links:
schwach ausgepragtes Tickern, rechts: stark ausgepragtes Tickern) darstellen.
Neben der dargestellten Relative Approach Analyse wurden weitere akustische
Signalanalysen ausgewertet und zur Erstellung des Regressionsmodells
herangezogen. Unter Anwendung des in Kapitel 3 beschriebenen Verfahrens wurden
unterschiedliche Ansatze des Regressionsmodells untersucht und verglichen.
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Abbildung 8: Ergebnisse der Relative Approach Analyse zur Charakterisierung des Stérgerduschs
LInjektortickern“im héheren Frequenzbereich fiir drei Fahrzeuge

Abbildung 9 zeigt die Ergebnisse der Robustheitsanalyse flr drei mdgliche
Regressionsmodelle. Ansatz B weist einerseits die hochsten Mittelwerte der mittleren
Fehlerbetrage auf (Training: 0.28, Validierung: 0.34, verglichen mit Ansatz A, Training:
0.23, Validierung 0.27 und Ansatz C, Training: 0.21, Validierung 0.26), andererseits ist
hier insbesondere fur die Validierungsdatensatze eine hohe Streuung der mittleren
Fehlerbetrage zu beobachten. Somit wird Ansatz B zur Metrikentwicklung verworfen.
Die verbliebenen Ansatze A und C unterscheiden sich in ihren Eigenschaften nur
unwesentlich. Wahrend Ansatz C die niedrigsten Mittelwerte der mittleren
Fehlerbetrage aufweist, empfiehlt sich Ansatz A aufgrund der starkeren Robustheit
gegenuber Ausreilern und wird letztlich zur Metrikentwicklung verwendet.

Metrikansatz A Metrikansatz B Metrikansatz C

0.7 « Validation, M: 0.27, STD: 0.04 + Validation, AM: 0.34, STD: 0.06 0.7+~ - Validation, AM: 0.26, STD: 0.04
- : + Training, M: 0.23 STD: 0.02 « Training, AM: 0.28, STD: 0.04 . - Training, AM: 0.21, STD: 0.02
b .
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Abbildung 9: Untersuchung von drei Ansétzen zur Erstellung des Regressionsmodells zur Bewertung
des Stérgeréduschs ,Injektortickern®. Blau: Trainingsdatensétze, Rot: Validierungsdatenséatze
SchlieBlich kénnen die Ergebnisse der Stdorgerauschmetrik gemeinsam mit den

Perzeptivurteilen des Hoérversuchs flr den Gesamtdatensatz dargestellt werden
(siehe Abb. 10).
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Abbildung 10: Metrikergebnisse und Hbrversuchsbewertungen (Mittelwerte und Konfidenzintervalle)
von 57 Gerduschbeispielen mit unterschiedlichen Auspragungen des Stérgerduschs ,Injektortickern®

Die  Horversuchsergebnisse sind als Mittelwerte mit entsprechenden
Konfidenzintervallen (95% Signifikanzniveau, siehe [7]) zur Beschreibung der
statistischen Ungenauigkeit in aufsteigender Rangreihenfolge eingetragen. Aufgrund
der Ubereinstimmenden Probandenurteile und der hohen Teilnehmerzahl ergeben
sich vergleichsweise schmale Konfidenzintervalle. Das Bestimmtheitsmal® zwischen
Mittelwerten der Horversuchsbewertungen und Metrikergebnissen betragt 0.93 bei
einem mittleren Fehlerbetrag von 0.23 Kategorien. Nur bei vereinzelten
Gerauschbeispielen liegt das Metrikergebnis aul3erhalb des Konfidenzintervalls der
Hoérversuchsbewertung.

Die Betrachtung der Streuungen der ermittelten Gewichtungsfaktoren liefert fur alle
eingesetzten  Signalanalysen  sinnvolle  Verteilungsfunktionen  (annahernd
normalverteilt), die sich durch niedrige Variationskoeffizienten auszeichnen (siehe
Abb. 11). Auch in dieser Eigenschaft zeichnet sich der gewahlte Metrikansatz
gegenuber den ubrigen moglichen Kandidaten aus.

Analyse 1 Analyse 2 Analyse 3 Analyse 4 Analyse 5

VarK: | == VarK: | 7 VarK: =~ . VarK: VarK:
-0,046 -0,111, . -0,109. -0,098 i -0,073]

3-

Abbildung 11: Verteilungen der auftretenden Gewichtungsfaktoren von fiinf gewéhlten
Signalanalysen zur Beschreibung des Stérgeréuschs ,Injektortickern®in Abhédngigkeit der Auswahl
des Trainings- und Validierungsdatensatzes

Um einen mdglichst detaillierten und aussagekraftigen Fahrzeugvergleich hinsichtlich
des Injektortickerns im Leerlauf zu erreichen, konnen die Ergebnisse der
Storgerauschmetrik  fir alle gemessenen  Betriebspunkte  mithilfe  von
Kuchendiagrammen dargestellt werden (siehe Abb. 12).

Farbe und Radius der Kuchensticke reprasentieren das Ergebnis der
Storgerauschmetrik (hohe Gerauschqualitat entspricht wenig Storgerausch). Die
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jeweilige Breite der Kuchenstlcke (eingeschlossener Winkel) entspricht der
Relevanz der unterschiedlichen Betriebszustande. Zur Bestimmung der
Zustandsrelevanzen konnen explorative Verfahren der Fahrzeugbewertung
eingesetzt werden (siehe Kapitel 2.1 oder [2],[3]).

Im gezeigten Fall wird die Uberlegenheit von Fahrzeug B in allen Betriebspunkten
deutlich. Das Fahrzeug erreicht in den meisten Zustanden das Target-Level (grine
Linie, ermittelt aus Fahrzeugvergleichen) und erreicht in allen Zustanden die
Mindestanforderung (rote Linie). In Fahrzeug A fallen insbesondere die
Betriebspunkte 6-8 auf, in denen das Fahrzeug die Mindestanforderung nicht erfillt.
In diesen Zustanden besteht demzufolge der grofdte Optimierungsbedarf.

Mithilfe der entwickelten Storgerauschmetrik ist es maoglich, unterschiedliche
Fahrzeuge detailliert und effizient zu vergleichen. Die Metrik kann im
Entwicklungsprozess eingesetzt werden, um frihzeitig kritische Betriebsbedingungen
zu identifizieren und das Optimierungspotenzial von Modifikationen (z.B. Kapselung
des Aggregats oder Anpassung der Motorkalibrierung) abzuschatzen.

Fahrzeug A Fahrzeug B

d ; b ° 7
BP15 & BP1

Bp13 BR14

BP 12

BP 11
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BP 10
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445

Abbildung 12: Vergleich der Gerduschqualitdt zweier Fahrzeuge hinsichtlich des
Stérgerduschmusters ,Injektortickern” in 15 Betriebspunkten (BP)

5. Anwendung bei Storgerauschen elektrischer Stellmotoren

Im folgenden Beispiel wird der Einsatz einer Stérgerauschmetrik bei der
Qualitatspriufung von elektrischen Stellmotoren vorgestellt. Aufgrund von
Produktionstoleranzen kann in vereinzelten Fallen ein Schleifgerausch auftreten, das
vom Kunden als Mangel kritisiert wird. Mit dem Ziel, das madgliche Stérgerausch
frlhzeitig zu erkennen und die betroffenen Exemplare zurickzuhalten soll eine
instrumentelle Bewertung erfolgen. Dazu wird die am Anbindungspunkt des
Stellmotors auftretende Beschleunigung betrachtet. Insgesamt steht ein Datensatz
von 42 Stellmotoren zur Verflgung, bei denen das betrachtete Stérgerauschmuster
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unterschiedlich stark ausgepragt ist. Abbildung 13 (oben) zeigt Spektren der
gemessen Beschleunigungen fur den relevanten Frequenzbereich (2-6 kHz). Das zu
bewertende Schleifgerausch wird insbesondere aufgrund seiner zeitlichen Struktur
als storend bezeichnet und tritt bei den gezeigten Stellmotoren von links nach rechts
in ansteigender Intensitat auf.

Der Gesamtdatensatz wurde von einem Expertengremium auf einer 4-stufigen Skala
hinsichtlich der Auspragung des Stoérgerauschmusters bewertet (1: nicht
wahrnehmbares Stoérgerausch, 2: kaum wahrnehmbares Stérgerausch, 3: gut
wahrnehmbares Stérgerausch, 4: stark ausgepragtes Storgerausch). Stellmotoren
mit einer Bewertung von 1-2 werden als in Ordnung klassifiziert, Stellmotoren mit
einer Bewertung von 3-4 werden als nicht in Ordnung klassifiziert.

Zur instrumentellen Charakterisierung werden insbesondere solche Signalanalysen
eingesetzt, die die zeitliche Struktur des Stérgerauschs adressieren. In Abbildung 13
(Mitte) ist die Auswertung der Relative Approach Analyse fur die Stellmotoren A bis D
gezeigt, die das auftretende Stdrgerauschmuster im Zeitbereich hervorhebt. Die
durch die auffallige Zeitstruktur hervorgerufenen Modulationen lassen sich weiterhin
durch Anwendung einer Modulationsspektralanalyse vergleichen (Abb. 13, unten).

Stellmotor A Stellmotor B Stellmotor C Stellmotor D
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Abbildung 13: Vergleich von vier Stellmotoren A-D. Oben: Fouriertransformierte im Frequenzbereich
f=2-6 kHz, Mitte: Auswertung der Relative Approach Analyse, Unten: Auswertung des Modulations-
spektrums flir Modulationsfrequenzen bis 20Hz
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Zur Entwicklung der Stérgerauschmetrik werden nun zwei Ansatze verglichen. Im
ersten Ansatz wird eine Linearkombination der Form y = 4x; + Bx, + Cx; + D zur
Erstellung des Regressionsmodells herangezogen (Abb. 14, links). Die
Metrikergebnisse werden im zweiten Schritt mit einem nichtlinearen multiplen
Regressionsmodell verglichen (Abb. 14, rechts). Bei der Betrachtung der
charakterisierenden Parameter (Bestimmtheitsmald und mittlerer Fehlerbetrag) Iasst
sich kein wesentlicher Vorteil des einen oder des anderen Ansatzes erkennen. Die
Wahl einer Linearkombination zeigt hier eine minimal bessere Korrelation.
Interessant ist nun die Robustheitsanalyse beider Ansatze (Abb. 15). Wie in Kapitel 3
beschrieben wird die Kreuzvalidierung fur beide Regressionsmodelle durchgefihrt.
Aufgrund des erhdhten Rechenaufwands werden 10000 =zufallig bestimmte
Permutationen untersucht. Es zeigt sich, dass das lineare Regressionsmodell eine
deutlich hohere Instabilitat in Abhangigkeit der ausgewahlten Trainings- und
Validierungsdatensatze aufweist. In einer Vielzahl von Fallen werden hohe mittlere
Fehlerbetrage erreicht (mehr als zwei Noten Differenz auf einer vierstufigen
Bewertungsskala). Auch die statistische Auswertung des Mittelwertes und der
empirischen Standardabweichung dieser Verteilungen spricht gegen den linearen
Ansatz (Linearkombination, Training: x = 0.22 s = 0.25, Validierung: x = 0.26 s = 0.26,
nichtlineare Regression: Training: x =0.19 s = 0.02, Validierung: x =0.22 s = 0.04).
Auch in diesem Anwendungsbeispiel entspricht die Verteilung der Pradiktorvariablen
einer angenaherten Gauldverteilung, sodass die konkrete Festlegung der
Gewichtungsfaktoren statistisch abgesichert ist.

[—R=0.961, R?=0.924, d=0.185] ' | —R=0.956, R*=0.914, d=0.191
4 ; b . :

Stérgerauschmetrik
N
[8))

1 1.5 2 25 3 3.5 4 1 15 2 2.5 3 3.5 4
Hérversuchsergebnis Hérversuchsergebnis

Abbildung 14: Vergleich von zwei Regressionsmodellen zur Entwicklung der Stérgerduschmetrik.
Links: Linearkombination, Rechts: nichtlineare multiple Regression
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Abbildung 15: Vergleich der Robustheitsanalyse (Kreuzvalidierung) von zwei Regressionsmodellen
zur Entwicklung der Stérgerduschmetrik. Links: Linearkombination, Rechts: nichtlineare multiple
Regression, Blau: Trainingsdatensétze, Rot: Validierungsdatensétze

Aufgrund des Ergebnisses der Robustheitsanalyse wird das nichtlineare
Regressionsmodell zur Entwicklung der Storgerauschmetrik verwendet. Abbildung 16
zeigt die Ergebnisse der Storgerauschmetrik zusammen mit den Beurteilungen des
Hoérversuchs (Mittelwerte und Konfidenzintervalle). Der korrelative Zusammenhang
ist durch ein Bestimmtheitsmald von R? = 0.9/ und einem mittleren Fehlerbetrag von
d=0.19 Noten charakterisiert. Auch diese Stérgerauschmetrik liegt in ihrer
Einschatzung nur in Ausnahmefallen auf’erhalb des Konfidenzintervalls der
Hoérversuchsergebnisse.

Auf Grundlage der Metrik kann beispielhaft ein restriktives Kriterium eingefihrt
werden, wonach nur diejenigen Stellmotoren, die mindestens eine instrumentelle
Bewertung von 2.0 oder besser erreichen, als in Ordnung klassifiziert werden. Somit
wurden alle Motoren, deren Horversuchsmittelwert besser oder gleich 2.2 ist als in
Ordnung klassifiziert. Ein weniger restriktives Kriterium konnte definiert werden,
indem alle Stellmotoren, die instrumentell eine Note von 2.5 oder schlechter erhalten,
als nicht in Ordnung klassifiziert werden. Dies wirde dazu flhren, dass alle Motoren,
deren Horversuchsmittelwert besser oder gleich 2.6 ist als in Ordnung klassifiziert
warden.

Die genaue Festlegung eines Klassifikationskriteriums muss individuell in
Abhangigkeit des Untersuchungsgegenstandes erfolgen und kann auch ,politisch*
motiviert sein.
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Abbildung 16: Metrikergebnisse und Hérversuchsbewertungen (Mittelwerte und Konfidenzintervalle)
von 42 Gerduschbeispielen mit unterschiedlichen Stérgerduschauspragungen

6. Zusammenfassung und Ausblick

Die Entwicklung von Storgerauschmetriken ermdglicht eine instrumentelle
Charakterisierung wahrgenommener Gerausche. Durch ihren Einsatz im
Entwicklungsprozess technischer Produkte lassen sich Bewertungen zur
Produktgerauschqualitat effizient und reproduzierbar einholen. Die Anwendung der
Storgerauschmetriken kann basierend auf Benchmarking-Vergleichen zur
automatisierten Klassifizierung von Stoérgerauschmustern sowie zur
Zielgerauschdefinition genutzt werden.

Bei der Untersuchung mdglicher Regressionsmodelle zur Metrikentwicklung ist die
Maximierung des Korrelationskoeffizienten zwischen Perzeptivdaten und
Modellergebnissen nicht hinreichend. Zur Sicherung der Robustheit des Modells
gegenuber unbekannten  Eingangsdaten  empfiehlt sich der Einsatz
kreuzvalidierender Verfahren, die auf einer Trennung des untersuchten
Gesamtdatensatzes in Trainings- und Validierungsdatensatze beruhen. Im
vorliegenden Beitrag wurden die Vorteile einer statistischen Auswertung eines
solchen Verfahrens an Beispielen erlautert.

Eine abschlielende Validierung der Storgerauschmetriken muss im weiteren Einsatz
der Metrik jedoch an tatsachlich unbekannten Eingangsdaten gepruft werden. Eine
Adaption des Regressionsmodells sollte erfolgen, wenn die zukulnftig zu
bewertenden Gerausche eine nicht zufriedenstellende Korrelation zu perzeptiven
Bewertungen erreichen. Hier ist der Ansatz selbstlernender Verfahren zur
Storgerauschbewertung (z.B. Anwendung kunstlicher neuronaler Netze) zu
untersuchen.
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ABGASTURBOLADER / WALZLAGERUNGEN

Messung subsynchroner Schwingungen am Abgasturbolader

Marco Leonetti, Christoph Meier, Horst Schulze, Dietmar Filsinger,
Martin Kreschel, Michael Bargende

Abstract

The acoustic comfort is an important differentiating feature for manufacturers which
must not suffer from the requirements imposed on emissions and fuel consumption.
Today floating bushings are mainly used as radial bearings in turbochargers. In the
conventional operating range of the turbocharger dynamic instabilities occur in the
lubricating oil film of the bearings. These instabilities are transferred by structure-
borne noise into audible airborne sound and are known as constant tone phenome-
na. This phenomena is not relevant for the overall level but it has a very unpleasant
tonal character and is thereby relevant for the noise comfort.

In order to gain a more detailed understanding about this phenomenon displacement
sensors have been applied to the compressor- and the turbine-side of the bearing
housing, to be able to determine the rotors displacement path. Also part of our inves-
tigation is the measurement of the rotational speeds of the bushings on both sides of
the turbocharger rotor. The investigations were carried out on turbochargers of four-
cylinder gasoline engines. The turbocharger has been decoupled from the internal
combustion engine to only include the rotor based influences in the measurements.

Kurzfassung

Der Gerauschkomfort ist fur die Hersteller ein wichtiges Differenzierungsmerkmal,
welches nicht unter den gestellten Anforderungen an Emissionen und Kraftstoffver-
brauch leiden darf. Als Radiallager in Turboladern sind heute hauptsachlich rotieren-
de Schwimmbuchsenlager im Einsatz. Innerhalb reguléarer Betriebsbereiche kommt
es bei diesen Lagern zu Instabilitaten innerhalb des Schmierfilms. Diese rufen
Schwingungen hervor, welche als Konstantton in den Luftschall abgestrahlt werden.
Dieses Phanomen ist zwar meist nicht summenpegelrelevant, besitzt aber einen un-
angenehmen tonalen Charakter und ist deshalb relevant fir den Gerauschkomfort.
Um ein detaillierteres Verstandnis Uber die Entstehung des Konstanttons zu erlan-
gen, wurden Bewegungssensoren auf Turbinen- und Verdichterseite des Laders zur
Messung der Verlagerungsbahn des Laufzeuges appliziert. Aul3erdem wurden bei
den Untersuchungen auch die Drehzahlen beider Lagerbuchsen erfasst. Die Unter-
suchungen wurden an Turboladern von Vierzylinder-Ottomotoren durchgefihrt.

Um bei den Messungen nur die Einflisse des Laders zu erfassen, wurde dieser flr
die Untersuchungen vom Verbrennungsmotor akustisch entkoppelt.
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1. Einleitung

Ab dem Jahr 2020 darf der Flottenverbrauch einen Wert von 95 g CO2/km nicht
Uberschreiten [1]. Verscharfend kommt die Uberpriifung von ,Real Driving Emissi-
ons* hinzu. Deshalb muss das gesamte Fahrzeug auf maximale Effizienz optimiert
werden. Einen Grof3teil der hierfir notwendigen CO2-Einsparung wird der Verbren-
nungsmotor beisteuern missen. Neben einem gesteigerten mechanischen Wir-
kungsgrad ist auch eine Steigerung des thermodynamischen Wirkungsgrades not-
wendig. Eine Verschiebung der relevanten Betriebspunkte hin zu niedrigeren Dreh-
zahlen und hoheren Lasten zur Reduzierung der Reibleistung und der Ladungs-
wechselverluste ist nur durch eine angepasste Aufladestrategie mdglich. Aufgrund
des hoheren Gesamtwirkungsgrades im Vergleich zu mechanischen Aufladesyste-
men ist die Abgasturboaufladung nicht nur im Dieselmotor, sondern auch bei Otto-
motoren Stand der Technik. Beim Ottomotor kommen wegen der héheren Abgas-
temperatur mit einem Wastegate zur Ladedruckregelung ausgeriistete Lader zum
Einsatz.

Diese Effizienzsteigerung darf nicht zu Lasten des Insassenkomforts gehen, speziell
in der Ober- und Mittelklasse ist ein hoher Gerauschkomfort ein Verkaufsargument.
Abgasturbolader zeigen unterschiedliche, charakteristische Gerduschphanomene,
welche individuelle Ursachen haben und damit individuelle Gegenmal3nahmen erfor-
dern.

Optimierte Herstellungsverfahren haben zu deutlichen Verbesserungen beim un-
wuchtinduzierten Pfeifen und beim Pulsationsgerausch gefiuihrt. Aufgrund seiner ho-
hen Rotordrehzahlen und der damit verbundenen hohen Frequenz ist der Drehklang
bei PKW-Turboladern meistens auf3erhalb des menschlichen Horbereiches. Aus die-
sen Grinden rickt der Konstantton immer weiter in den Fokus akustischer Optimie-
rungen von Abgasturboladern.

Der Konstantton hat seine Ursache in selbstinduzierten Schwingungen in den hydro-
dynamischen Schmierfilmen der radialen Lagerung des Rotors. Um ein detaillierteres
Verstandnis fur die Vorgange in der Lagerung zu bekommen wurden Abstands-
sensoren in das Turbolader-Gehaduse appliziert. Diese Sensoren messen die Wel-
lenverlagerung des Rotors innerhalb seines Laufspieles auf Turbinen- und auf Ver-
dichterseite sowie die Drehzahl der Schwimmbuchsenlager.

2. Gerauschphanomene von Abgasturboladern

Abgasturbolader zeigen unterschiedliche Gerauschphanomene. In diesem Kapitel
werden die haufigsten und bekanntesten Phdnomene kurz erlautert.

2.1 Unwuchtinduziertes Pfeifen

Aufgrund der hohen Drehzahlen von Abgasturboladern verursachen schon geringe
Unwuchten starke Zentrifugalkréfte, welche ein Pfeifgerdusch verursachen. Die
durch die Unwucht eingebrachte Energie wird sowohl in Form von Kdrperschall an
angrenzende Bauteile weitergeleitet als auch direkt in den Luftschall abgestrahlt. Die
Frequenz des Pfeiftons entspricht der Drehfrequenz des Rotors und liegt bei heuti-
gen Turboladern in einem Frequenzbereich zwischen 600 Hz und 4 kHz (Bild 1).
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Bild 1: Korperschallbeschleunigung gemessen auf dem Verdichter-Gehause

Als GegenmalRnahme mussen die Zentrifugalkrafte reduziert werden, indem bereits
bei der Fertigung der Einzelteile des Rotors (Verdichterrad, Welle, Turbinenrad...)
die Abweichungen zwischen geometrischer Achse und Massenmittelachse reduziert
werden. Einzelteil-Wuchten kombiniert mit einem anschlieBenden Hochgeschwindig-
keits-Wuchten des kompletten Rotors im Turbolader-Gehduse reduziert die verblei-
bende Unwucht und somit auch die Zentrifugalkrafte auf ein akustisch ausreichen-
des Minimum.

2.2 Pulsationsgerausch

Das Pulsationsgerdusch hat seine Ursache in fertigungsbedingten Asymmetrien der
Schaufelrader, diese rufen alternierende Stromungskrafte hervor, welche wiederum
ein Gerausch mit der Drehfrequenz des Rotors hervorrufen. Diese Koinzidenz mit
dem unwuchtinduzierten Pfeifen macht eine Separation dieser beiden Phanomene
sehr schwierig. Ein haufig anwendbares Unterscheidungs-Kriterium ist der Ubertra-
gungsweg. Das Pulsationsgerausch wird haufig hauptsachlich tUber ladeluftfihrende
Bauteile abgestrahilt.

Winkelfehler

—

g ==

Bild 2: Teilungsfehler (links) und Winkelfehler (rechts) eines Verdichterrades [3]
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Eine mdgliche Ursache fir das Pulsationsgerausch ist ein Teilungsfehler zwischen
den Schaufeln eines Laufrades (Bild 2 - links). Auch eine Winkelabweichung zwi-
schen Welle und Laufrad kann eine Ursache sein (Bild 2 - rechts). Der Einsatz ge-
fraster Laufrader anstatt gegossener ist eine MalRnahme zur Reduktion der geomet-
rischen Abweichungen und somit eine direkte Gegenmalinahme fiir das Pulsations-
gerausch.

2.3 Konstantton

Das Phanomen Konstantton erhélt seinen Namen durch die Tatsache, dass sich die
Frequenz bei niedrigen Motorzahlen &ndert und ab einer kritischen Drehzahl nahezu
konstant bleibt (Bild 3). Der Konstantton entsteht in der radialen Lagerung des Ro-
tors. Ol- und Schwimmbuchsenlager bilden hierbei ein Masse-Feder-Dampfer-
System, welches bei instabilen Zustdnden den Konstantton hervorruft. Das Verhalten
bei niedrigen Rotordrehzahlen und sich noch andernden Frequenzen wird als ,Oil
Whirl“ bezeichnet. Nach Erreichen der kritischen Drehzahl bezeichnet man das Pha-
nomen dann als ,,Oil Whip“. Von der Lagerung ausgehend werden die Schwingungen
dann entweder an die Oberflache des Turboladers transportiert und in den Luftschall
abgestrahlt oder in Form von Koérperschall an angrenzende Strukturen weitergeleitet.
Bei PKWs liegt die Frequenz, abhéngig von der Grol3e des Turboladers, typischer-
weise in einem Bereich zwischen 500 Hz und 900 Hz.

6000

B %
3000 &

Motordrehzahl [1/min]
Luftschallpegel [dB]

2000

0 400 500 600 700 800 900 1000
Frequenz [Hz]

Bild 3: Konstantton im Autoleistungsspektrum des Luftschalls unter motorischer Volllast, gemessen im
reflexionsarmen Motorenprifstand [7]

Die Ursache des Konstanttons hangt direkt mit der Lagerung des Rotors zusammen.
Die meisten Rotoren besitzen aktuell drei Lagerstellen, ein Axiallager um den axialen
Schub durch die Laufrader aufzunehmen und zwei Radiallager, je eines auf Verdich-
ter- und Turbinenseite. Die Radiallager sind aus Reibungsgriinden haufig als Lager
mit schwimmender Buchse ausgefihrt. Schwimmende Buchsen teilen die Lagerung
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in zwei Schmierfilme auf (Bild 4), dies reduziert die Relativgeschwindigkeiten zwi-
schen den jeweiligen Lagerpaaren und minimiert so die auftretenden Scherkrafte im
Schmierfilm. Jeder Schmierfilm bildet dabei ein Feder-Dampfer-System mit dem Ro-
tor und den Schwimmbuchsen als Massen.

AuBerer Schmierspalt
Schwimmbuchse

Olbohrung Rotorwelle

Lagergehduse — Innerer Schmierspalt

Bild 4: Gekoppelte Schmierfilme bei Rotorlagerung mit Schwimmbuchsen

Bei niedrigen Rotordrehzahlen treten zunachst nur unwuchtinduzierte Schwingungen
auf. Berechnungen zeigen, dass ab der kritischen Drehzahl zuné&chst die inneren
Schmierfilme ihre Stabilitat verlieren und bezlglich der Rotordrehzahl subsynchrone
Schwingungen erzeugen. Zunachst dampft der auRere Schmierfilm die Schwingun-
gen. Mit dem Ubergang von ,Oil Whirl“ zu ,0il Whip“ andert sich die Frequenz und
die Pegel steigen deutlich an [4].

3. Messtechnik und Messung

3.1 Luft-und Kdrperschallmessung

Zur Beurteilung des akustischen Verhaltens der Turbolader wurden Luftschall im re-
flexionsarmen Priufstand und Korperschall auf der Oberflache des Verdichter-
Gehauses gemessen.

3.2 Abstandssensoren

Zur Messung der Verlagerungsbahnen des Rotors, innerhalb des nur wenige Hun-
dertstel Millimeter grof3en Radiallagerspiels, sind Sensoren mit einer Auflésung im
Mikrometerbereich notwendig. Aufgrund der hohen Drehzahlen eines Turbolader-
Rotors ist eine hohe Bandbreite der Sensoren erforderlich. Als Kriterium wurde ein
10°-Winkelabstand zwischen zwei aufgenommen Werten definiert, was bei einer
maximal gefahrenen Rotordrehzahl von 150 000 min eine Bandbreite von 90 kHz
erfordert. Der zur Verfigung stehende Bauraum erlaubt nur den Einsatz von Minia-
tur-Sensoren mit wenigen Millimetern Durchmesser. Auf der Turbinenseite treten im
Turbolader-Gehause Temperaturen bis 180 °C auf, dies darf nicht zum Versagen der
Sensoren fuhren. Die Sensoren zur Drehzahlmessung der Schwimmbuchsenlager
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mussen zusatzlich noch eine hohe Druckresistenz besitzen, um gegen die im
Schmierspalt vorherrschenden hydrodynamischen Oldriicke bestehen zu kdnnen.
Sensoren die nach dem Wirbelstromprinzip [6] arbeiten, erfillen diese Anforderun-
gen; sie sind unempfindlich gegenuber Ol und sind als Miniatursensoren (Bild 5) ver-
fugbar.

Sensorgehduse Technische Daten:
Material: Keramik Hersteller:  Micro Epsilon
Sensorkabel Model: EU 05

r Messprinzip:  Wirbelstrom
Linearitat: +0,2% d.M. (z1pm)

Auflésung statisch:  0,01% d.M. (50nm)
dynamisch: 0,2% d.M. (1um)

08 Bandbreite: 0...100kHz

- : Temperaturbereich: -50 ...+180°C

Temperaturstabilitat:  0,015% d.M./°C

Druckresistenz: 200MPa

92,3

70,5

Bild 5: Miniatur-Wirbelstrom-Wegsensor [5]

3.3 Applikation der Sensoren

Haufig wird bei Untersuchungen nur die Bewegung der Wellenmutter erfasst. Dies
erlaubt aber keine Aussage zur Bewegung des Rotors auf der Turbinenseite.

Der Einbau von orthogonal zueinander stehenden Sensorpaaren auf Verdichter- und
Turbinenseite in das Lagergehause des Turboladers stellte eine grol3e Herausforde-
rung dar. Dabei wurde versucht, die beiden Messebenen in méglichst groRem axia-
len Abstand zu platzieren, um Unterschiede bestmoglich erfassen zu kdonnen und
jede Sensorebene wiederum maglichst nahe an ein Radiallager zu bringen, um den
Einfluss der Rotorbiegung zu minimieren.

Auf der Verdichterseite des Turboladers wurden die Sensoren samt der notwendigen
Kabelfiihrung in den Axiallager-Deckel integriert (Bild 6). Die orthogonal ausgerichte-
ten Sensoren sind axial zwischen dem verdichterseitigen Radiallager und dem Ver-
dichterrad positioniert.

Verlagerungsbahnsensoren
auf Verdichterseite . Detail-Ausschnitt

Bild 6: Sensorapplikation im Axiallagerdeckel zur Messung der Verlagerungsbahn des Rotors auf der
Verdichterseite des Abgasturboladers
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Auf der Turbinenseite wurden die Sensoren durch den Lagerabstandshalter im La-
gergehause des Turboladers positioniert (Bild 7 - rechts). Da sich zwischen dem tur-
binenseitigen Radiallager und der Turbine der Olrticklauf befindet, konnten die Sen-
soren nur zwischen den beiden Radiallagern positioniert werden (Bild 7 - links).

Sensoren

Rotorwelle

Abstandshalter

Lagergehduse

Verlagerungsbahnsensoren
auf Turbinenseite

Bild 7: Sensorapplikation im Lagergehduse des Abgasturboladers zur Messung der Verlagerungsbahn
des Rotors auf Turbinenseite

Da eine einheitliche Winkel-Positionierung der Sensoren auf Verdichter- und Turbi-
nenseite aufgrund des eingeschrankten Bauraums nicht mdglich war, werden die
Ergebnisse der Verlagerungsbahnmessung (Bild 18 und Bild 19) in ein einheitliches
Koordinatensystem transformiert, welches an der Einbaulage des Turboladers im
Fahrzeug orientiert ist (Bild 8).

Drehrichtung

Vertikale-Richtung

Bild 8: Orientierung des Koordinatensystems der Wellenverlagerung

Um den inneren Schmierfilm der Radiallager mit Ol zu versorgen, besitzen die La-
gerbuchsen Verbindungsbohrungen. Die Sensoren fir die Erfassung der Buchsen-
Rotation sind im Lagergehause verankert und messen von dort aus gegen die rotie-
rende Schwimmbuchse (Bild 9). Um die Stbérung fir das aul3ere Gleitlager zu mini-
mieren, werden die Sensoren in den Sichelausschnitt der Olversorgung eingesetzt.
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Die Sensoren werden mit ausreichend grolRem Rickstand positioniert, so dass die
Olversorgung des Radiallagers nicht gestoért wird.

Sensor Olzufuhr-Sichel
Schwimmbuchse

AuBerer Schmierspalt

Olbohrung Rotorwelle

Lagergehduse ——— ' Innerer Schmierspalt

Bild 9: Sensorapplikation zur Messung der Rotation der Schwimmbuchsen im
Radiallager des Abgasturboladers

Passiert eine Olbohrung die Sensorflache, detektiert der Rotationssensor dies als
eine Abstandsanderung zwischen der Sensor- und der Buchsen-Oberflache. Uber-
schreitet dieser Abstand eine definierte Schwelle, wird ein Impuls generiert (Bild 10).
Aus dem zeitlichen Abstand dieser Impulse lasst sich die Drehzahl der Schwimm-
buchse berechnen.

1 Buchsen-Umdrehung

g W
=
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£
<
i-Sc PTV\;eTI\;veri -"
] UJ le
Rohsignal eines Rotationssensors
0.000 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007 0.008 0.009 0.010

Zeit [s]

Bild 10: Gemessenes Rohsignal der Drehung der Schwimmbuchse [7]
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4. Versuchsaufbau

Im Rahmen dieser Untersuchungen wurde das akustische Verhalten des Abgastur-
boladers im Hinblick auf den Konstantton untersucht. Aus diesem Grund wurde der
Turbolader getrennt vom Motor aufgebaut um Wechselwirkungen zwischen Verbren-
nungsmotor und Turbolader zu vermeiden (Bild 11).

Der Verbrennungsmotor wurde nur als Abgasgenerator verwendet, um die vom Tur-
bolader bendtigte Abgasenthalpie bereitzustellen. Der Motor wurde nicht vom Turbo-
lader mit Frischluft versorgt um keine Abhangigkeiten zwischen dem Betriebspunkt
des Verbrennungsmotors, welcher die gewiinschte Abgasenthalpie liefert, und der
dafur bendétigten Luftmasse zu haben. Durch die rdumliche Trennung von Verbren-
nungsmotor und Lader ergeben sich im Abgaspfad lange Wege und die Turbine wird
bei den Untersuchungen nicht durch Impuls-, sondern mit Staudruckaufladung be-
trieben.

Zusatzlich wurden separate Ol- und Kihlwasserkreislaufe aufgebaut. Der Lader
kann mit frei wahlbarem Oldruck bis 4 bar und einer Oltemperatur bis 120 °C ver-
sorgt werden. Um die thermische Belastung fir die Sensorik méglichst gering zu hal-
ten, ist es moglich, den Lader mit einer konstanten Kihlwassertemperatur zu betrei-
ben.

Der vom Turbolader geforderte Volumenstrom bzw. der Ladedruck kénnen durch
eine Drossel am Verdichter-Austritt auf die gewlnschten Werte eingestellt werden.
Hierdurch I&sst sich auch ein Lasteinfluss auf den Konstantton simulieren.

Als ein Kriterium zur Beurteilung des Konstanttons wurde der vom Turbolader emit-

tierte Luftschall ausgewahlt. Aus diesem Grund fanden die Untersuchungen in einem
voll-reflexionsarmen Motorenprifstand statt.
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Bild 11: Schematischer Aufbau des Turboladers auf dem Prifstand [7]

Durch diesen Aufbau konnte eine akustische Entkoppelung von Turbolader und Ver-
brennungsmotor realisiert werden. Die Abgasleitung, als einzig verbleibende Verbin-
dung, wurde durch mehrstufige Entkopplungselemente isoliert, so dass keine rele-
vante Koérperschallibertragung zwischen den Komponenten stattfand.

Um eine mdglichst hohe Reproduktionsgiite bei den Messungen zu gewabhrleisten,
wurden die Messungen als quasistationdre Drehzahlhochléaufe gefahren (Bild 12).
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Bild 12: Quasistationarer Hochlauf eines untersuchten Turboladers
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5. Ergebnisse

Die Untersuchungen wurden an zwei Turboladern unterschiedlicher Gro3e durchge-
fuhrt. Die untersuchten Lader wurden alle anhand eines ausgepragten Konstanttons
im Korperschall vorausgewabhit.

5.1 Luft- und Korperschall

Zur Beurteilung der Konstantton-Intensitat werden die Messstellen in Luft- und Kor-
perschall herangezogen. Unter allen untersuchten Betriebsbedingungen konnten die
1. Rotorordnung und der Konstantton deutlich identifiziert werden (Bild 13, Bild 14
und Bild 15). Zusatzlich sind zwei weitere Phdnomene zu erkennen, die im Korper-
schall deutlicher zu identifizieren sind als im Luftschall (Bild 14). Wahrend eines
Hochlaufes tritt das 1. Ph&dnomen vor dem Einsetzen des Konstanttons auf. Die Fre-
qguenz liegt unterhalb der Frequenz des Konstanttons. Das 2. Phanomen tritt simul-
tan mit dem Konstantton auf und besitzt eine Frequenz, die zwischen der des 1.
Phanomens und dem Konstantton liegt. Die Pegel nehmen mit steigender Rotor-
drehzahl sehr stark ab.

Die geforderte Luftmasse und der Ladedruck lassen sich gegenlaufig tber eine
Drossel am Verdichter-Austritt einstellen (Bild 11). Bei hohen Ladedriicken ergibt
sich ein niedriger Massenstrom und umgekehrt. Der Ladedruck/Luftmassenstrom hat
nur geringen Einfluss auf den Konstantton, einzig die Rotordrehzahl, bei welcher der
Konstantton auftritt, andert sich. Die Frequenz des Konstanttons &ndert sich dabei
nicht (Bild 13 - gestrichelte Linien).

Niedriger Regulérer Hoher
___Luftmassenstrom ___Luftmassenstrom Luftmasse 1rom )
.. N, | I ,I - e — ] Rl

f | un‘(x ¥
i Konstantton 4t Konstantton pEyn 8

Konstantton ‘

Rotordrehzahl [1000/min]
Korperschallpegel [dB]

Frequenz [Hz] Frequenz [Hz] Frequenz [Hz]

Bild 13: Campbell-Diagramme des Kdrperschalls auf dem Verdichtergehause bei
unterschiedlichen Ladedriicken/Luftmassenstromen
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Der Einfluss des Olversorgungsdruckes ist deutlich relevanter. Mit steigendem Ol-
druck steigt auch die Frequenz des Konstanttons (Bild 14 und Bild 15 - rechts, ge-
strichelte Linien). Die Rotordrehzahl, ab welcher der Konstantton auftritt, verschiebt
sich ebenfalls zu héheren Drehzahlen. Eine Reduzierung des Oldrucks reduziert ne-
ben der Frequenz auch den Pegel des Konstanttons (Bild 15 - links). Bei Erh6hung
des Oldrucks steigen die Pegel des Konstanttons an, aber nicht im selben MaRe wie
sie bei einer Reduzierung abnehmen.

Niedriger Reguladrer Hoher
~ Oldruck — o (".')I I Oldruck
) RTE 3T
Konstantton U

Rotordrehzahl [1000/min]
Luftschallpegel [dB]

Frequenz [Hz] Frequenz [Hz] Frequenz [Hz]

Bild 14: Campbell-Diagramme des vom Turbolader emittierten Luftschalls bei
unterschiedlichen Versorgungsoéldricken
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Bild 15: Campbell-Diagramme des Korperschalls auf dem Verdichtergeh&use bei
unterschiedlichen Versorgungséldriicken

5.2 Rotation der Schwimmbuchsenlager

Eine Analyse der Buchsendrehzahlmessung liefert weitere Erkenntnisse Uber die
Vorgange beim Auftreten des Konstanttons im Luft- und Korperschall. Jede
Schwimmbuchse weist bei einem Hochlauf des Turboladers einen sprunghaften An-
stieg ihrer Drehzahl auf (Bild 17 - oben und Bild 16 - oben). Die Springe treten an
den Lagerbuchsen auf Verdichter- und Turbinenseite immer simultan auf. Diese
Springe ereignen sich bei mehrfachen Hochlaufen unter konstanten Randbedingun-
gen immer bei derselben Rotordrehzahl. Bei Vergleich der Drehzahlen, bei denen
dieser Sprung auftritt, mit den Drehzahlen, bei denen im Luft- und Koérperschall der
Konstantton beginnt, ist ersichtlich, dass beide Ereignisse synchron auftreten (vgl.
Bild 13 mit Bild 16 - oben und Bild 15 mit Bild 17 - oben). Bei allen untersuchten
Randbedingungen und Turboladern waren die gemessenen Springe auf der Ver-
dichterseite immer hoher als auf der Turbinenseite.

Die Verhaltnisse aus Schwimmbuchsendrehzahl und Rotordrehzahl zeigen mit Aus-
nahme des Sprunges in der Schwimmbuchsendrehzahl, mit steigender Rotordreh-
zahl eine fallende Tendenz (Bild 17 - unten und Bild 16 - unten).

Wird der Einfluss der geforderten Ladeluftmasse auf die Buchsendrehzahlen (Bild 16
- oben) betrachtet, so ist zu erkennen, dass sich analog zum Konstantton (Bild 13 -
oben) die Drehfrequenz der Schwimmbuchsenlager nicht beeinflussen lasst, sondern
nur die Rotordrehzahl, bei welcher der Sprung in der Buchsendrehzahl auftritt.
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Bild 16: Hochlauf-Messungen bei verschiedenen Luftmassenstromen
Oben: Drehzahl der Schwimmbuchsen; Unten: Verhéaltnis von Buchsen- und Rotordrehzahl

Der Einfluss des Versorgungsoldruckes ist wiederum deutlich grof3er. Nicht nur die
Rotordrehzahl, bei welcher der Sprung auftritt, sondern auch die Drehzahlen der
Schwimmbuchsenlager andern sich mit dem Versorgungsoéldruck. Deutliche Zusam-
menhénge lassen sich erkennen, wenn man die Anderung der Frequenz des Kon-
stanttons bei Anderung des Versorgungsoldrucks (Bild 15) mit der Anderung der
Buchsendrehzahlen auf der Verdichterseite (Bild 17 - oben) vergleicht.

Auch die beiden anderen Phanomene weisen Korrelationen zur Buchsendrehzahl
auf der Turbinenseite auf.
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Bild 17: Hochlauf-Messungen bei verschiedenen Versorgungséldriicken
Oben: Drehzahl der Schwimmbuchsen; Unten: Verhéaltnis von Buchsen- und Rotordrehzahl

5.3 Wellenverlagerung

Um die Ergebnisse der Wellenverlagerungsmessungen genauer analysieren zu kon-
nen, werden in den Diagrammen der Wellenverlagerung (Bild 18 und Bild 19) die
Bahnkurven von drei aufeinanderfolgenden Rotorumdrehungen dargestellt. Die lin-
ken Diagramme zeigen die vollstdandig gemessenen Bahnkurven der jeweiligen Ro-
torseite. Eine Aufteilung der Bahnkurven, in die Anteile der 1. Rotorordnung und in
die enthaltenen subsynchronen Anteile, ergibt die jeweils in der Mitte und rechts dar-
gestellten Diagramme.

Ein Vergleich der Bahnkurven auf Verdichter- (Bild 18 und Bild 19 - links oben) und
Turbinenseite (Bild 18 und Bild 19 - links unten) zeigt einen deutlichen Unterschied
bei den Durchmessern der Bahnkurven. Die Aufteilung zeigt, dass die Unterschiede
hauptsachlich auf die synchronen Anteile der 1. Rotorordnung zurickzufiihren sind
(Bild 18 und Bild 19 - Mitte). Dies lasst sich durch die unterschiedlichen Messebenen
erklaren: Wahrend die Messebene auf der Turbinenseite zwischen den beiden Radi-
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allagern liegt, befindet sich die Messebene auf der Verdichterseite an einem freien
Wellenende, welches deutlich starker von Biegung beeinflusst wird als die turbinen-
seitige Position. Die synchronen Anteile ergeben pro Rotorumdrehung geschlossene
Kurven.

Die subsynchronen Anteile sind nicht geschlossen und Unterschiede zwischen Ver-
dichter- und Turbinenseite fallen deutlich geringer aus. Eine Gegeniberstellung der
Subsynchronen auf beiden Seiten vor dem Einsetzen des Konstanttons (Bild 18
rechts) zeigt eine konische Bewegung des Rotors (Bild 20 - links). Beide Wellenen-
den bewegen sich im Uhrzeigersinn aber mit gegenphasiger Auslenkung.
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Bild 18: Wellenverlagerung bei regularem Oldruck vor Einsetzen des Konstanttons,
Rotordrehzahl: 48 545 mint, Verdichterlager: 13 712 min-t, Turbinenlager: 11 935 min-!

Wahrend des Sprungs in den Lagerbuchsendrehzahlen andert sich die Rotordreh-
zahl nur unwesentlich. Folglich sind auch die synchronen Anteile der 1. Rotorord-
nung nahezu unverandert (vgl. Bild 18 - Mitte und Bild 19 - Mitte).

Die Amplituden der subsynchronen Anteile sind jedoch deutlich angestiegen (vgl.
Bild 18 - rechts und Bild 19 - rechts) und somit flr die gewachsenen Durchmesser
der Bahnkurven verantwortlich. Beim Sprung in der Buchsendrehzahl kommt es nicht
nur zum Einsetzen des Konstanttons, sondern in den subsychronen Anteilen der
Bahnkurven kann auch ein Wechsel hin zu einer zylindrischen Bewegungsform er-
kannt werden. Die Wellenenden bewegen sich nach dem Sprung noch immer im
Uhrzeigersinn, aber ihre Auslenkung ist nun annahernd phasengleich (Bild 20 -
rechts).
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Bild 19: Wellenverlagerung bei regularem Oldruck nach Einsetzen des Konstantton,
Rotordrehzahl: 48 696 mint, Verdichterlager: 15 929 min-t, Turbinenlager: 12 670 min-!

Die Ergebnisse der Oldruckvarianten zeigen, dass sich an den aufgezeigten grund-
legenden Vorgangen keine Veranderungen einstellen. Die Reduzierung der im Kor-
perschall auftretenden Amplituden des Konstanttons bei reduziertem Versorgungsoél-
druck kénnen nicht auf eine verringerte Bewegung des Rotors zurtickgefiihrt werden.
Vielmehr ist eine Anderung im Ubertragungsverhalten der Schwingungen zwischen
Lagerbuchsen und Lagergehause wahrscheinlich.

Bild 20: links: Konische Mode des Rotor; rechts: Zylindrische Mode des Rotor

6. Zusammenfassung

In den Untersuchungen konnte ein Zusammenhang zwischen einem sprunghaften
Anstieg der Drehzahl der Schwimmbuchsen und dem Auftreten des Konstanttons
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aufgezeigt werden. Nach dem Sprung der Buchsendrehzahlen sind deutliche Ande-
rungen in Luft- und Korperschall zu erkennen. Es liegt die Vermutung nahe, dass bei
den untersuchten Turboladern der Konstantton uberwiegend durch das Lager auf
der Verdichterseite verursacht wird.

Auch in den Bahnkurven des Rotors zeigen sich vor und nach dem Sprungs Ande-
rungen. Die Amplituden der Bahnkurven steigen massiv an, was sich auch bei den
grundsatzlich kleineren Amplituden auf der Turbinenseite sehr gut erkennen lasst.
Eine Aufteilung der Bahnkurven in einen synchronen und in einen subsynchronen
Anteil zeigt, dass die Zunahme der Amplitude durch die subsynchronen Schwingun-
gen verursacht wird. Der Anteil der 1. Ordnung liefert pro Umdrehung geschlossene
Bahnkurven und andert sich beim Auftreten des Konstanttons de facto nicht. In den
subsynchronen Anteilen kann eine Anderung der Oszillationsmode von konisch nach
zylindrisch, wahrend des Drehzahlsprungs, nachgewiesen werden.
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Experimentelle Untersuchungen zum akustischen Verhalten
walzgelagerter Abgasturbolader

Clemens Biet, Roland Baar

Abstract

The turbocharger is an essential part of modern combustion engines. A promising
approach to optimize turbocharger concerning efficiency and response behavior is to
replace the conventional journal bearings with ball bearings. One of the central prob-
lems of applying this technology to series production of passenger cars is its compli-
ance to limits on acoustic emissions.

In order to benchmark the acoustic behavior of turbochargers with ball bearings, ex-
perimental investigations have been made on the turbocharger test bench. For that
purpose, a climate and acoustic chamber has been designed, built and installed into
the turbocharger test bench. This measurement setup allows evaluating the different
stages of acoustic propagation from shaft movement over structure-born sound up to
the actual air-borne sound. In these measurements the experiments with ball bear-
ings are compared to aerodynamic identical turbocharger with journal bearings as a
reference.

The measurements include investigations on different boundary conditions for the
turbocharger with a special focus on the influence of the temperature. A significant
temperature dependency of the acoustic behavior of the ball bearing turbocharger
was noticed in the experiment.

Kurzfassung

Der Abgasturbolader ist ein wesentliches Bauteil moderner Verbrennungsmotoren.
Ein vielversprechender Ansatz Abgasturbolader hinsichtlich Wirkungsgrad und An-
sprechverhalten zu verbessern, ist die Verwendung von Walzlagern anstelle her-
kommlicher Gleitlager. Eines der Kernprobleme beim serienmafigen Einsatz dieser
Technologie fur Pkw besteht jedoch in der Einhaltung akustischer Grenzwerte.

Fir die akustische Bewertung walzgelagerter Abgasturbolader werden experimentel-
le Untersuchungen am Heil3gasprufstand durchgeflhrt. Zur Umsetzung der Experi-
mente wird der Prufstandsaufbau um eine Klima- und Akustikkammer erweitert. Der
vorhandene Messaufbau erlaubt dabei die Auswertung der gesamten akustischen
Kette von Wellenverlaufsbahn Uber Kdrperschall bis hin zum Luftschall. Als Ver-
suchstrager stehen verschiedene Walzlager-Abgasturbolader sowie aerodynamisch
identische Gleitlagervarianten als Referenz zur Verfligung.

Das Messprogramm umfasst die Untersuchung verschiedener Parameter auf den
Abgasturbolader, wobei der Einfluss der Temperatur besonders intensiv betrachtet
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wird. Eine deutliche Abhangigkeit zwischen der Temperatur und dem akustischen
Verhalten der walzgelagerten Abgasturbolader kann nachgewiesen werden.

1. Einleitung

Abgasturbolader bilden einen wesentlichen Bestandteil moderner, verbrauchsarmer
Verbrennungskraftmotoren. Um die Effizienz dieser Komponente weiter zu steigern,
werden neben thermodynamischen Optimierungen auch andere Aspekte wie die La-
gerung der Stromungsmaschinen betrachtet. Der Umstieg von der herkdmmlichen
Gleitlagerung auf eine Walzlagerung bietet dabei ein Potential flr geringere Reibver-
luste [1, 2]. Gleichzeitig erhéhen sich durch den Einsatz von Walzlagern die Ge-
rauschemissionen der Abgasturbolader, sodass diese fur einige Pkw-Hersteller ein
maldgeblicher Grund ist mit dieser Technologie nicht in die Serienproduktion zu ge-
hen. In Anbetracht dessen werden in Zukunft, in Erganzung zu den Ublichen stationa-
ren Kennfeldern und thermodynamische KenngrofRen, ebenfalls akustische Untersu-
chungen bei der Turboladervermessung eine entscheidende Rolle spielen.

Bislang werden akustische Untersuchungen des Turboladers am HeiRgasprufstand
nur bei Standardbedingungen und lediglich mit Beschleunigungssensoren auf dem
Verdichter- oder Lagergehause durchgefihrt. Diese Umgebungsbedingungen unter-
scheiden sich jedoch teilweise deutlich von Situationen, die im realen Fahrzeugbe-
trieb auftreten kdnnen. Interne Versuche von OEMs wie VW deuten darauf hin, dass
walzgelagerte Turbolader gerade bei niedrigen Temperaturen sehr hohe Beschleuni-
gungswerte zeigen. Dartber hinaus kann mit Beschleunigungssensoren lediglich der
Korperschall bewertet werden. Dieser kann sich jedoch unter Umstanden nochmal
vom Luftschall, der letztendlich vom menschlichen Gehoér wahrgenommen wird, un-
terscheiden.

Diese Arbeit bietet einen Ansatz um realistischere Umgebungsbedingungen flr die
akustische Beurteilung von Abgasturboladern zu ermdglichen. Es wird dabei die
Entwicklung einer schallisolierten Klimakammer fur den Heil3gasprifstand beschrie-
ben. Des Weiteren werden geeignete Versuchsablaufe dokumentiert, sowie ausge-
wahlte Messergebnisse bei verschiedenen Temperaturen bis zu -10 °C gezeigt.
Akustische Signale werden dabei Uber Beschleunigungssensoren, Mikrofone und
Wirbelstromabstandssensoren aufgezeichnet um die Korrelation zwischen Luftschall,
Kdrperschall und der Bewegung der Welle als Quelle der akustischen Anregung auf-
zuzeigen.

2. Konzept

Die angedeuteten Probleme bei der akustischen Beurteilung von Abgasturboladern
im HeilRgasprufstand waren Anlass fur die Studien, die hier vorgestellt werden. Um
das akustische Verhalten von Turboladern bei niedrigen Temperaturen bewerten zu
kénnen sollen Kaltstartexperimente durchgefuhrt werden, bei denen der ATL zu-
nachst im ruhenden Status vorkonditioniert und erst dann bei Versuchsbeginn ge-
startet wird. Dabei wurden die folgenden Ziele flir Messrandbedingungen definiert: a)
Die Umgebungs- und Bauteiltemperatur soll bis zu -10 °C zum Start des Versuchs
vorkonditionierbar sein. b) Die Ol-Vorlauftemperatur des Turboladers soll fiir die ge-
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samte Dauer des Versuchs auf Starttemperatur entsprechend der Umgebungs- und
Bauteiltemperatur gehalten werden. c) Der Messaufbau soll die Mdglichkeit bieten
die Luftschallemissionen des ATLs wahrend des Betriebs aufzunehmen. Dabei mis-
sen die Storgerausche des Heildgasprufstands fur die Messung auf ein Niveau ge-
bracht werden, welches klein gegenlber den Gerauschemissionen des ATLs ist. Die
wichtigsten abzuschirmenden Storgerauschquellen sind die Raumkonditionierung,
die Einlaufduse am Verdichtereintritt, die elektrischen Schraubenverdichter fur den
Turbinenmassenstrom und die Ol- und Wasserpumpe zur Versorgung des ATLs.

Der ausgewahlte Losungsansatz sieht vor im HeilRgaspriufstand eine Kammer aufzu-
bauen, welche den ATL umgibt und dabei flr eine ausreichende thermische und
akustische Isolation sorgt. Aufgrund der angestrebten Luftschallmessungen im Inne-
ren mussen zusatzliche Anforderungen berlcksichtigt werden: Die Kammer sollte
trotz beschrankter Platzverhaltnisse im HeilRgasprufstand so grofl® wie mdglich sein,
sodass seine Grenzfrequenz' entsprechend niedrig ist. Des Weiteren sollten Schall-
reflektionen an den Wanden durch den Einsatz von Dampferelementen vermieden
werden. Neben den Anforderungen, die sich direkt aus den akustischen und thermi-
schen Eigenschaften der Kammer ergeben, mussten bei der Konstruktion der Kam-
mer auch folgende Aspekte berlicksichtigt werden: a) ein modulares Design mit Fle-
xibilitat fur unterschiedliche Anschlusskonfigurationen kommender Versuchsturbola-
der, b) Transportierbarkeit und ein geringes Lagervolumen, falls die Kammer nicht im
Einsatz ist, c) die Gesamtkosten der Konstruktion und d) die strukturelle Stabilitat
und Sicherheit.

Abbildung 1: Stahlrahmen der Klimakammer (links), Querschnitt zeigt den Aufbau der Wandelemente
(rechts)

2.1 Konstruktion

Basierend auf diesen Anforderungen wurde nach einer ausfihrlichen Konzeptphase
eine Klima- und Akustikkammer selbst entworfen und aufgebaut. Im Folgenden ist
der grundlegende Aufbau und dessen Eigenschaften beschrieben. Das Grundgerust
bildet ein verschraubbarer Stahlrahmen, der sich aus einem Bodenteil, vier Stitzen

' Die Grenzfrequenz beschreibt dabei tiefste Frequenz, welche noch ein diffuses Schallfeld im gege-
benen Raum erzeugen kann. Niedrigere Frequenzen kénnen sich nicht regular ausbilden, da deren
Wellenlangen grof3er sind als die Abmessungen des Raums. Als Resultat erscheinen die gemessenen
Frequenzen unterhalb der Grenzfrequenz zu gering.
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und zwei Dachteilen zusammensetzt (Abbildung 1 links). Der quaderférmige Rahmen
tragt auf jeder seiner sechs Seiten jeweils drei Wandelemente. Diese haben, bis auf
die drei Bodenelemente, alle identische Abmalie und sind daher austauschbar. Der
Aufbau eines Wandelements ahnelt dabei einer typischen Trockenbauwand (Abbil-
dung 1 rechts). Im Querschnitt besteht ein Wandelement daher aus 2 x 12,5 mm
Gipskarton, 100 mm Mineralwolle und dann wieder 2 x 12,5 mm Gipskarton. Stabilitat
erhalten die Wandelemente durch den Einsatz der typischen U-Profile. Dieser be-
wahrte Aufbau bietet gute Schallddammungseigenschaften aufgrund des flachenbe-
zogen relativ schwerem Gipskartons, sowie ausreichende thermische Isolierung
durch die geringe Warmeleitfahigkeit der Mineralwolle und beides bei sehr geringen
Kosten. Das Gewicht eines Wandelements betragt 50 kg. Dadurch sind sie mit zwei
Personen immer noch gut handelbar. Die gesamte Kammer hat ein Gewicht von ca.
1,5 t. Sie steht Uber acht Metallfif3e auf dem Maschinenbett des Prufstands. Jeder
Full beinhaltet zudem eine Gummischicht um Schwingungsubertragungen zu mini-
mieren. Die einzelnen Wandelemente mussen je nach Turbolader und entsprechen-
dem Versuchsaufbau angepasst werden. Dabei werden Lécher fur Turbinenein- und
—austritt, Verdichterein- und -austritt, Kiihl- und Olversorgung, sowie Kabeldurchfiih-
rungen vorgesehen.
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Abbildung 2: Schematischer Aufbau der Klimakammer mit Kiihlkonzept (Draufsicht)
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2.2 Kihlkonzept

Fir die Bereitstellung der Kihlleistung wurde ein separates, einstellbares Kuhlaggre-
gat (5 kW elektrische Leistung) verwendet, welches eine 1:1 Mischung aus Wasser
und Glykol-basiertem Frostschutzmittel mit Hilfe eines Kompressors auf bis zu -20 °C
herunterkiihlen kann. In der Kammer befindet sich ein Luft/\WWasser-Warmetauscher,
der von einem schaltbaren Geblase durchstromt wird. Zusatzlich wurde ein Was-
ser/Ol-Warmetauscher im Olkreislauf installiert um die Oltemperatur wahrend des
laufenden Versuchs niedrig zu halten. Beide Warmetauscher sind parallel angeord-
net und kénnen uber Ventile individuell mit Kihlwasser versorgt werden. Abbildung 2
zeigt die Kuhlkreislaufe der Klimakammer in einer Draufsicht.

2.3 Akustische Eigenschaften

Ein wesentlicher Aspekt bei der Entwicklung der Klimakammer war die Bertcksichti-
gung der akustischen Eigenschaften, da in der Moglichkeit Luftschallmessungen mit
Mikrofonen innerhalb der Kammer durchzufihren ein zentraler Anforderungspunkt
liegt. Im Folgenden wird eine Auswahl an wichtigen akustischen Kennwerten der
Klimakammer berechnet.

Nachhallzeit

Unter Nachhallzeit wird die Zeitspanne verstanden, in welcher nach Abschalten einer
akustischen Quelle in einem Raum der Schalldruckpegel um 60 dB abfallt. FUr die
geplanten Akustikmessungen ist eine geringe Nachhallzeit vorteilhaft. N. Eyring gibt
fur die Berechnung der Nachhallzeit, basierend auf der Originalformel von W. C. Sa-
bine, diese allgemeingultigere Form als Funktion des Raumvolumens V, der Wand-
flache S und der material- und frequenzabhangigen Absorptionsrate a an [3].

4 (1)

RT,=0163———
0 - S In(l-a)

Die errechnete frequenzgemittelte Nachhallzeit flr das Klimakammerkonzept betragt

RTGO’mean = 0,34 S.

Schroderfrequenz

Die Schroderfrequenz fs beschreibt eine Grenzfrequenz in der Raumakustik. Niedri-
gere Frequenzen kdnnen sich nicht regular ausbreiten, da ihre Wellenlangen die
Abmale des Raums Uberschreiten. Unterhalb der Schroderfrequenz kann nicht mehr
von freier Schallausbreitung ausgegangen werden, stattdessen wird das akustische
Verhalten des Raums vor allem durch stehende Wellen dominiert [4]. Die folgende
empirische Formel fur die Schroderfrequenz sollte dabei nicht als harte Grenze ver-
standen werden, da es sich bei dem Phanomen um einen langsamen Ubergang

handelt.
[RT (2)
S5 =2000- %
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Die berechnete Schroderfrequenz fur das Klimakammerkonzept betragt fs = 567 Hz.
Dieser Wert ist im Vergleich zu anderen Raumen fur Akustikmessungen relativ hoch.
Grund daflr sind die begrenzten Platzverhaltnisse im HeiRgasprufstand, welche kei-
ne weitere VergroRerung der Klimakammer zulassen. Nichtsdestotrotz ist eine
Grenzfrequenz von 567 Hz fur das Vorhaben noch akzeptabel, da dies (nach der ers-
ten Ordnung) einer Turboladerdrehzahl von nur 34.000 1/min entspricht und der fur
die Untersuchungen interessante Bereich deutlich dartber vermutet wird.

Hallradius

Der Abstand von einer Schallquelle, ab welchem der Direktschall denselben Schall-
druckpegel wie der Diffusschall besitzt, nennt man Hallradius. AuRerhalb des Hallra-
dius sollten daher im Diffusfeld der Kammer Uberall die gleichen Pegel gemessen
werden kdnnen. Der Hallradius lasst sich nach der Naherungsformel von W. C. Sabi-
ne berechnen [5].

. 3)

60

d. =0,057

Unter der vereinfachenden Annahme einer allseitig gleichen Abstrahlung der Schall-
quelle und einem allseitig gleichem Schallempfang der Mikrofone ergibt sich fur das
Klimakammerkonzept ein Hallradius von d¢c = 0,2 m.

2.4 Thermische Eigenschaften

Die thermischen lIsolationseigenschaften der Klimakammer wurden Uber die Stan-
dardgleichung fur Warmeleitung abgeschatzt [6].

Q.=£'A'AT (3)

S
Die individuellen Warmeleitkoeffizienten A, die dazugehdrigen Materialdicken s; und
Querschnittsflachen A wurden bei einem geschatzten Temperaturgradienten von AT
= 40 K in dieser Formel verwendet. Die berechneten Verlustwarmestrome uber die
groen Flachen der Wandelemente summiert sich auf zu einem Wert von Qwand =

231 W. Zusatzlich dazu wirken der Stahlrahmen und auch die Blechprofile der Wan-
delemente durch ihren relativ hohen Warmeleitkoeffizienten als Warmebricken und
mussen daher auch berlcksichtigt werden. Obwohl deren Querschnittsflache deut-
lich kleiner ist, Gbersteigt deren Verlustwarmestrom mit O wmetan = 1.231 W sogar deut-

lich die Verluste Uber die groflen Flachen. Aus diesem Grund wurden die Kontakt-
stellen zwischen Wandelementen und Stahlrahmen zusatzlich mit einem dinnen Iso-
liermaterial voneinander getrennt. Kombiniert ergibt sich flir das Klimakammerkon-
zept ein geschatzter Gesamtverlustwarmestrom von ca. 1,5 kW. Selbst bei Berlck-
sichtigung kleiner Undichtigkeiten der Klimakammerwande, nicht ideal isolierten
KlUhlwasserleitungen oder anderen Verlusten erscheint das vorgesehene Kuhlaggre-
gat mit einer Kihlleistung von ca. 15 kW ausreichend dimensioniert. Abschlieend
wird an dieser Stelle erwahnt, dass ein ausreichend grolder Luft-Wasser-
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Warmetauscher, sowie auch ein Ventilator fur Temperaturen unter dem Gefrierpunkt
gefunden werden musste.

2.5 Sicherheit

Alle verwendeten Materialien der Klimakammer, einschliel3lich des Pyramiden-
schaums an den Innenwanden, sind in ihrem Brandverhalten mindestens schwer ent-
flammbar nach Klasse B1 der Brandschutznorm DIN 4102-1. Massenbezogen han-
delt es sich bei mehr als 95% sogar um nicht brennbare Baustoffe. Als Erganzung
des CO,-Loschsystems des Turboladerprifstands wurde ein separates Loschsystem
installiert, welches im Fall eines Feuers CO, auch direkt in der Kammer freisetzen
kann. Dies ist notwendig, da bei einem eventuellen Brand der Olversorgung am ATL
das prufstandsseitige Loschsystem nicht greift, da es keinen Gasaustausch zwischen
dem kammerinneren und dem umgebenden Prifstand gibt.

In der vorgestellten Arbeit wurden keine Heil3gasversuche unter Verwendung der
Brennkammer gefahren, obwohl das Sicherheitskonzept dies zulieRe. Die Herausfor-
derung bei einer Messung von Turboladern bei Standardbedingungen mit einer Tur-
bineneintrittstemperatur von T3 = 600 °C liegt vielmehr darin die Kammerinnentempe-
ratur bei einem konstanten, niedrigen Wert zu halten. In den hier vorgestellten Ver-
suchen trat die hochste Temperatur innerhalb der Klimakammer am Verdichteraustritt
auf und betrug daher nur 150 °C.

2.6 Aufbau im HeiBgaspriifstand

Abbildung 3 zeigt den fertigen Aufbau der Klimakammer im HeiRgasprufstand (zwei
Wandelemente wurden entfernt um einen Blick ins Innere zu ermdglichen). Es ist
erkennbar, dass die Klimakammer mit 1,7 m x 2,0 m x 2,3 m (Lange, Breite, Hohe)
allen verfugbaren Platz zwischen Brennkammer und den umgebenen Wanden und
Rohrleitungen ausnutzt.

Abbildung 3: Turboladerpriifstand mit aufgebauter Klimakammer
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3. Versuchsaufbau und Randbedingungen

Das folgende Kapitel beschreibt den Messaufbau und die Ablaufe der Versuche mit
der Klimakammer im Turboladerprufstand.

3.1 Temperaturbereich

Die Kaltstartversuche wurden bei Temperaturen von -10 °C, -5 °C, 0 °C, 10 °C und
20 °C durchgefihrt. Gehause-, Luft- und Oltemperatur waren dabei nach der Abkiihl-
phase stets identisch. Der Temperaturbereich wurde au3erdem nach oben erweitert
indem zuséatzlich Versuche gefahren wurden, bei denen u.a. iber die Olversorgung
die Bauteiltemperatur vor dem Experiment auf hdhere Temperaturen gebracht wur-
de. Die Raumtemperatur in der Kammer wurde dabei jedoch bei ca. 25 °C gehalten.

3.2 Sensoren

Zusatzlich zum typischen Messaufbau eines Turboladerprifstands mit Temperaturen,
Dricken, Turboladerdrehzahl, sowie Verdichter- und Turbinenmassenstrom wurden
bei den Klimakammerversuchen drei weitere akustische Signale erfasst: die Wellen-
verlaufsbahn durch zwei Wirbelstrom-Abstandssensoren (verdichterseitig, Winkel von
90° zueinander), den Korperschall mittels Beschleunigungssensor (Lagergehause,
geklebt) und den Luftschall Uber vier Messmikrofone an verschiedenen Positionen in
der Klimakammer. Alle Akustiksignale wurden synchron bei einer Abtastrate von 96
kHz und einer Genauigkeit von 16 Bit aufgenommen. Die Turboladerdrehzahl wurde
dabei zwar weniger schnell und genau, jedoch auch synchron abgetastet.

Zusatzliche Temperatursensoren in der Kammer und am Turboladergehause wurden
verwendet um die Luft- und Bauteiltemperatur besonders wahrend der AbklUhlphase
zu Uberwachen.

3.3 Versuchsdurchfiihrung

Die Versuchsdurchfihrung kann in die Abkuhlphase und die eigentliche Messung
unterteilt werden.

Die Vorbereitung beschreibt alle Vorgange bis zum Start der Messung. Hierbei sei
vorausgesetzt, dass der Versuchsaufbau vollstandig, die Klimakammer geschlossen
und der Prufstand betriebsbereit ist. Da das Herunterkihlen der Klimakammer den
wesentlichen Teil der Vorbereitung ausmacht, kann hier auch von der Abkihlphase
gesprochen werden. Uber das Kiihlaggregat wird der vom Gebléase durchstrémte
Luft-Wasser-Warmetauscher in der Klimakammer mit Kihlwasser versorgt und senkt
somit die Lufttemperatur im Inneren. Die KuhImitteltemperatur wird dabei so einge-
stellt, dass die Lufttemperatur dicht unter der gewinschten Kaltstarttemperatur fir
Luft, Bauteil und Ol liegt. Durch Konvektion nehmen der Turbolader und der sich in
der Kammer befindende Teil der Olversorgung langsam die Lufttemperatur an. Die-
ser Vorgang dauert in etwa eine gute Stunde. Der Abkuhlvorgang gilt als abge-
schlossen, wenn die Baueiltemperatur innerhalb eines Toleranzbereichs von 0,5 K
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um die Zieltemperatur liegt und ein Temperaturgradient von weniger als 0,1 K pro
Minute vorliegt. Im Anschluss an das Herunterkihlen wird im nachsten Schritt die
Olversorgung des Turboladers gestartet. Diese benétigt, je nach Temperatur, ein bis
zwei Minuten um den notwendigen Oldruck am Turbolader aufzubauen. In dieser Zeit
werden einige mogliche Stérgerauschquellen abgeschaltet. Dazu gehdéren unter an-
derem die Prifstandsklimatisierung, das Kalteaggregat und der Umwalzventilator in
der Klimakammer. Um einen eindeutigen Startzeitpunkt fir die Versuche zu definie-
ren wurde festgelegt, dass das Experiment begonnen wird sobald der Oldruck nur
noch 500 mbar vom Zieldldruck entfernt ist.

Bei der Messung muss zwischen verschiedenen Experimenten unterschieden wer-
den, die im Rahmen der Klimakammeruntersuchungen durchgefihrt wurden.

Experiment 1 ist ein Hochlauf, bei dem der Turbinenmassenstrom Uber eine Zeit-
spanne von 100 s von 0 auf einen maximalen Wert erhoht wird. Dies wird Uber ein
Dreiwegeventil erreicht, welches die Druckluft langsam von einem externen Auslass
hin zu dem Turboladerprifstand umleiten kann. Daher kdnnen die elektrischen
Schraubenverdichter, die die Druckluft bereitstellen wahrend des Versuchs stationar
in ihrem maximalen Betriebspunkt gehalten werden. Die Messdaten aus diesen
Hochlaufversuchen wurden verwendet um Wasserfalldiagramme zu erstellen.

Experiment 2 stellt einen zweistufigen Lastsprung des Turbinenmassenstroms mit
anschliellender Konstantfahrt dar. Ausgangspunkt dabei ist ein ruhender Turbolader.
Uber den Start der druckluftbereitstellenden elektrischen Schraubenverdichter wird
schlagartig ein Turbinenmassenstrom generiert, der 10 s spater nochmals verdoppelt
wird. Im Anschluss wird der Massenstrom flr 120 s gleichgehalten um dabei das
Aufheizverhalten durch Reibungs- und Kompressionswarmeeintrage zu beobachten.

Beide Experimente werden bei Zieltemperaturen uber 20 °C leicht variiert. In diesem
Fall entfallt das Herunterkihlen Gber das Kalteaggregat. Stattdessen wird der ATL
mit Druckluft betrieben und mit Ol der entsprechenden Temperatur versorgt. Um eine
mdglichst ausgeglichene Bauteiltemperatur zu erreichen wird zusatzlich ein Verdich-
terbetriebspunkt gewahlt, dessen Verdichteraustrittstemperatur der Zieltemperatur
entspricht und die Turbineneintrittstemperatur wird Uber eine elektrische Heizung
ebenfalls auf das Zieltemperaturniveau angehoben.

3.4 Versuchstrager

Die Klimakammer wurde bereits mit Turboladern verschiedener Hersteller erfolgreich
betrieben. An dieser Stelle werden jedoch nur Ergebnisse von zwei Turboladern des
gleichen Typs vorgestellt, die sich lediglich in ihrer Lagerung unterscheiden. Beide
Turbolader sind demnach aerodynamisch identisch, was einen Vergleich zwischen
einer herkdbmmlichen Gleitlagerung und einer Walzlagerung mit der Klimakammer
zulasst.

Die untersuchten Turbolader wurden nicht auf eine sehr hohe Wuchtglte gebracht
um die akustischen Effekte, sowie deren zugrundeliegende Wellenbewegungen deut-
lich erkennbar zu halten. In Absprache mit dem Hersteller sind alle Abbildungen und
Zahlenwerte normiert dargestellt.
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4. Messergebnisse

Im folgenden Abschnitt werden exemplarisch Messergebnisse aus einer Klimakam-
mermesskampagne zum Unterschied zwischen Gleit- und Walzlager vorgestellt. Zu-
nachst werden dabei Messungen gezeigt, bei denen die Uberpriifung der Klima-
kammer als geeignete Messumgebung entsprechend der zuvor aufgestellten Anfor-
derungen im Vordergrund steht. Danach wird ein kurzer Einblick in die Versuchser-
gebnisse zum akustischen Verhalten walzgelagerter Turbolader bei Kaltstartbedin-
gungen gewabhrt, dieser steht jedoch in dieser Arbeit nicht im Fokus.

4.1 Temperaturen in der Klimakammer

Abbildung 4 zeigt die Klimakammer-Lufttemperatur, die beiden Bauteiltemperaturen
des Lager- und Verdichtergehauses, sowie die Turboladerdrehzahl Uber die Zeit bei
einem Hochlaufversuch mit einer Starttemperatur von -10 °C. Es ist erkennbar, dass
nach dem Abschalten des Kalteaggregats die Lufttemperatur in der Kammer in der
Zeit bis zum Start des Versuchs um einige K steigt. Die Wartezeit entsteht, da es bis
zu zwei Minuten dauert bis der Startéldruck am Turbolader durch die Olversorgung
des Prifstands aufgebaut ist. Nichtsdestotrotz verbleiben die Bauteiltemperaturen
des Turboladers bis zum Start des Versuchs aufgrund der thermischen Tragheit des
Gehauses auf dem Zielniveau mit nur sehr geringer Abweichung. Sobald der Turbo-
lader hochdreht steigen jedoch die Bauteiltemperaturen aufgrund des Warmeeintrags
des Verdichters und der Lagerreibung rapide an. Des Weiteren konnte die Oleinlass-
temperatur Uber den gesamten Zeitraum des Versuchs konstant gehalten werden.
Zusammenfassend wird daher festgehalten, dass die geforderten Kaltstartbedingun-
gen mit Hilfe der Klimakammer erfolgreich umgesetzt wurden.
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Abbildung 4: Temperatur- und Drehzahlverléufe wéhrend eines Hochlaufversuchs
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Anhand von Abbildung 4 lasst sich ebenfalls die Linearitat des Drehzahlverlaufs be-
urteilen. Diese ist fur einen weiten Bereich hinreichend gegeben. Lediglich beim An-
laufen des Turboladers, sowie beim Erreichen der Maximaldrehzahl gibt es abwei-
chende Gradienten.

4.2 Storgerauschlevel

Eine wesentliche Aufgabe der Klimakammer in Hinsicht auf Luftschalluntersuchun-
gen ist die Abschirmung der Messumgebung im Inneren der Kammer von pruf-
standsbedingten Stérgerauschen. Aus diesem Grund wurden die Versuchsablaufe
einmal auch komplett ohne Turbolader durchgeflhrt. Somit konnten Aussagen uber
den Grundgerauschpegel getatigt werden. Praktisch wurde dabei anstelle des Turbo-
laders eine Rohrverbindung zwischen Turbinenein- und -austritt eingesetzt.

ohne Turbolader; +25°C; Hochlauf; Luftschall 4

0.1

- 10.03

Frequenz [Hz]

AR 0 T e IR Wk

Abbildung 5: Luftschall als Wasserfalldiagramm beim Hochlaufversuch ohne eingebauten
Turbolader

Abbildung 5 zeigt das Wasserfalldiagramm eines Messmikrofons in der Kammer zu
einem Hochlaufversuch ohne Turbolader, bei dem der Turbinenmassenstrom lang-
sam bis zum Maximalwert erhdoht wird. Wahrend der gesamten Messung kann ein
niederfrequentes Rauschen festgestellt werden. Es wird davon ausgegangen, dass
dies durch die verbleibenden Gerauschquellen im Prifstand, hauptsachlich die
elektrischen Schraubenverdichter, verursacht wird und zum Teil durch Vibrationen in
die Kammer Ubertragen wird. Zudem sind tiefe Frequenzen im Allgemeinen schwerer
abzuschirmen als hohe Frequenzen, sodass auch nicht erwartet wurde, dass die
Schallisolierung der Kammer in diesem Bereich effektiv funktioniert. Mit fortschrei-
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tender Zeit treten in dem Experiment aullerdem Stérgerausche hdherer Frequenzen
auf, die am Ende immer mehr einem breitbandigen Rauschen gleichen. Diese wer-
den auf den steigenden Turbinenmassenstrom zurlickgefuhrt, der beim Durchstro-
men der Rohrleitungen in der Kammer ebendiese Gerausche verursacht. Wie sich
spater zeigen wird sind diese aerodynamischen Storgerausche jedoch klein im Ver-
gleich zu den Amplituden, die durch den Turbolader verursacht werden. Ein weiterer
Aspekt der Klimakammer ist ihre recht hohe Grenzfrequenz. Diese kann auch in Ab-
bildung 5 wiedergefunden werden. Ubereinstimmend mit den Berechnungen zur
Schréderfrequenz fallen die Amplituden des aerodynamischen Rauschens unter 600
bis 700 Hz deutlich ab, sodass darunter kaum ein sinnvoller Messwert flr den Luft-
schall bestimmt werden kann. Eine so hohe Grenzfrequenz ist sicher nicht optimal,

wie bereits erlautert sollte sie aber flr die hier veranschlagten Experimente noch zu-
lassig sein.

4.3 Signalverarbeitung

Fir alle akustischen Signale wurden mithilfe der Schnellen Fourier-Transformation
Frequenzspektren erzeugt. Die SamplegroRe betrug 2'° Werte. Es wurde dariiber

hinaus eine Uberlappung von 75% zusammen mit einer Von-Hann-Fensterfunktion
angewendet.
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Abbildung 6: Hochlaufexperiment eines gleitgelagerten Turboladers bei 25 °C; ein Wasserfalldia-
gramm flir jedes akustische Signal: Luftschall (oben links), Kérperschall (oben rechts), Wellenver-
laufsbahn (unten)
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Fur die Hochlaufversuche wurden Wasserfalldiagramme erzeugt, die das Frequenz-
spektrum Uber der linearisierten Turboladerdrehzahl darstellen. Abbildung 6 zeigt
exemplarisch Wasserfalldiagramme flr jeden der drei akustischen Messkanale: Luft-
schall, Kdérperschall und Wellenbewegung. Diese Daten wurden bei einer Starttem-
peratur von 25 °C aufgenommen und zeigen das akustische Verhalten eines Gleitla-
gerturboladers. Alle Skalen wurden normiert.

FUr die Lastsprungversuche werden die Frequenzspektren Uber die Zeit anstelle der
Drehzahl dargestellt. Abbildung 7 zeigt ein entsprechendes Wasserfalldiagramm von
einem Versuch eines walzgelagerten Turboladers bei einer Starttemperatur von
-10 °C.
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Abbildung 7: Kérperschall als Wasserfalldiagramm fiir den Lastsprungversuch mit einem wélzgela-
gerten Turbolader bei einer Starttemperatur von -10 °C

Jeder Versuch sollte zunachst durch einen einzelnen reprasentativen Wert fur die
hdchste aufgetretene Amplitude bzw. Lautstarke wiedergespiegelt werden. Daflr
wurde der Maximalwert aus den jeweiligen Wasserfalldiagrammen herangezogen.
Auf diese Weise konnte eine Ubersicht iiber die Maximalamplituden der verschiede-
nen Sensorentypen bei unterschiedlichen Starttemperaturen Ubersichtlich dargestellt
werden, wie es in Abbildung 8 der Fall ist.
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Abbildung 8: Vergleich zwischen gleitgelagertem und wélzgelagertem Turbolader bei verschiedenen
Starttemperaturen, basierend auf Maximalwerten aus Hochlaufversuchen

Bei den Lastsprungversuchen werden Lastsprung und Konstantfahrt separat vonei-
nander ausgewertet, da beim Lastsprung ein Maximum durchfahren wird, bei wel-
chem die Amplituden deutlich hdéher liegen als es bei der Konstantfahrt der Fall ist.
In Abbildung 9 sind die Maximalwerte der Daten des Konstantfahrtteils Gber der
Starttemperatur dargestellt.
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Abbildung 9: Vergleich zwischen gleitgelagertem und wélzgelagertem Turbolader bei verschiedenen

Ol- und Bauteiltemperaturen, basierend auf Maximalwerten aus Lastsprungversuchen (nur Konstant-
fahrtteil)
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5. Diskussion

Die Auswertung der vorgestellten Klimakammerversuche gliedert sich in zwei Teile.
Der erste Abschnitt befasst sich mit dem Konzept der Klima- und Akustikkammer im
Turboladerprifstand an sich. Im zweiten Teil wird auf das akustische Verhalten von
walzgelagerten Turboladern im Vergleich zur herkdbmmlichen Gleitlagerung mit be-
sonderem Fokus auf Kaltstartbedingungen eingegangen.

5.1 Die Klima- und Akustikkammer

Die Grundfunktion der Klimakammer, Kaltstartbedingungen im Turboladerprufstand
zu ermoglichen, wurde den Anforderungen entsprechend erflllt. Es wurde gezeigt,
dass der Turbolader durch Konvektion mit der Luft auf stabile Bauteiltemperaturen
bis hin zu -10 °C fur den Start des Experiments gebracht werden kann. Des Weiteren
konnte eine nahezu konstante Oltemperatur auf Kaltstartniveau fiir die Dauer des
Versuchs bereitgestellt werden. Im Gegensatz zu einem realen Kaltstartscenario im
Fahrzeug wurde jedoch weder die angesaugte Verdichtereintrittsluft auf das Kalt-
startniveau vorkonditioniert, noch wurde die Brennkammer zur Erzeugung eines hei-
Ren Abgasmassenstroms erzeugt. Beide Nachteile werden jedoch entkraftet, wenn
man bedenkt, dass zum einen die verdichtete Luft am Verdichteraustritt mit weit Gber
100 °C einen deutlich groReren Einfluss auf die Erwarmung des Gehauses hat als
die Verdichtereintrittstemperatur, die im gegebenen Fall weniger als 30 K Uber der
Kaltstarttemperatur liegt und zum anderen, dass bei den Untersuchungen ja gerade
das akustische Verhalten bei Kalte im Vordergrund stand und somit eine befeuerte
Brennkammer eher hinderlich gewesen ware. AuRerdem kommt hinzu, dass die Ver-
suche ohne den Einsatz der Brennkammer sehr wahrscheinlich deutlich reproduzier-
barer sind, was fur eine vergleichende Betrachtung unabdingbar ist.

Die zweite wesentliche Anforderung an die Kammer, eine Moglichkeit am Turbola-
derprufstand aussagekraftige Luftschallmessungen durchzufihren, wurde noch zu-
friedenstellend erreicht. Die Schallisolation der Klimakammer war in der Praxis aus-
reichend, wie der Vergleich der Mikrofonsignale zwischen den Abbildungen 6 und 7
zeigt. Die Storgerausche des umgebenen Prufstands wurden im Inneren der Kam-
mer erfolgreich auf ein Niveau gebracht, von welchem sich die Schallemissionen des
Turboladers deutlich abheben konnten. Jedoch erschwert die relativ hohe Grenzfre-
quenz des Raumes zusammen mit starken niederfrequenten Storgerauschen die
Messung bei geringen Frequenzen, bzw. lasst diese nicht zu. Wie bereits erlautert
handelt es sich dabei jedoch um einen Frequenzbereich der beim Turbolader ohne-
hin akustisch weniger interessant ist. Dies wird auch durch die Beschleunigungssig-
nale belegt, welche nicht durch diese Grenzfrequenz beschrankt sind und die héchs-
ten Amplituden eher im mittleren und hohen Drehzahlbereich bzw. Frequenzbereich
zeigen. Obwohl der vorliegende Messaufbau im Vergleich zu anderen Schallmess-
raumen als nicht optimal beschrieben werden muss, bietet die Klimakammer die
Madglichkeit aussagekraftige Luftschallmessungen am Turbolader durchzufihren.
Dies gilt insbesondere flr vergleichende Untersuchungen im selben Versuchsaufbau.
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5.2 Akustisches Verhalten der Turbolader

Die Idee flur die Klima- und Akustikkammer entstand urspringlich aus zwei grundle-
genden Fragestellungen in Bezug auf walzgelagerte Turbolader: 1.) Sind Messungen
bei Standardumgebungsbedingungen zur Beurteilung des akustischen Verhaltens
eines Turboladers ausreichend? Und 2.) Reicht es aus sich bei diesen Messungen
auf Beschleunigungssensoren zu verlassen? Die hier vorgestellten Messungen deu-
ten darauf hin, dass gerade in Anbetracht der neuen Walzlagerungen fur Abgastur-
bolader diese beiden Fragen nicht mehr mit ,ja“ beantwortet werden kénnen.

Temperaturabhangigkeit

Abbildung 8 zeigt die Maximalwerte der Wasserfalldiagramme von Hochlaufversu-
chen bei verschiedenen (Kalt-)Startbedingungen. Es ist zu sehen, dass die Amplitu-
den sowohl im Luft- als auch im Koérperschall beim Walzlager deutlich héher liegen
als beim Gleitlager. Viel wichtiger ist jedoch, dass sich beim Walzlager im Gegensatz
zum Gleitlager eine Temperaturabhangigkeit zeigt. Dies wurde auch bei Wiederho-
lungen der Versuche bei anderen Oldriicken bestatigt. Diese Temperaturabhangig-
keit konnte anhand der Maximalwerte im Konstantfahrtteil des Lastsprungversuchs
sogar noch deutlicher nachgewiesen werden, wie Abbildung 9 zeigt. DarlUber hinaus
lasst sich die Temperaturabhangigkeit auch in Abbildung 7 erkennen. Uber den Ver-
lauf des zweiminltigen Konstantfahrtteils, bei dem sich die Lagereinheit aufgrund
von Reibverlusten aufheizt, nimmt die Amplitude der Drehzahlsynchronen Frequenz
immer weiter ab. Interessanterweise treten bei diesem Prozess neue signifikante
Frequenzen auf. Unter Betrachtung dieser Ergebnisse wird deutlich, dass es sinnvoll
ist bei der akustischen Beurteilung von walzgelagerten Abgasturboladern auch Mes-
sungen bei niedrigen Temperaturen zu berucksichtigen.

Korrelation zwischen Luftschall und Korperschall

Die durchgeflhrten Messungen zeigen, dass Luft- und Korperschall weitestgehend
die gleichen Effekte und ahnliche Amplituden zeigen. Schlussfolgernd kénnte man
sagen, dass Beschleunigungssensoren flr die akustische Bewertung von Abgastur-
boladern ausreichend sind. Dies ist jedoch nur zum Teil zutreffend, da sich mit der
Erfassung des Luftschalls Uber Messmikrofone noch mehr Informationen erfassen
lassen. Beispiele dafur sind das Zusammenspiel der Lagergerausche mit den Aero-
dynamischen Gerauschen oder der Klang des Turboladergerauschs, der unabhangig
von der Amplitude bzw. Lautstarke angenehm oder, wie es gerade bei einigen Walz-
lagermessungen auffiel, manchmal stérend und unangenehm sein kann. Diese Ei-
genschaften waren am Luftschall leicht durch Hoéren, jedoch nicht anhand von Be-
schleunigungsamplituden zu erkennen. Letztendlich muss daher eine akustische Be-
urteilung eines Bauteils anhand von Tonaufnahmen geschehen. Mit der Klima- und
Akustikkammer, wird dieser Vorgang, der bislang nur im Verbund mit Motor oder Ge-
samtfahrzeug in entsprechenden Schallmessprifstanden durchgefuhrt wird, nun
auch fur die einzelne Komponente Abgasturbolader im Hei3gasprufstand moglich.
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Storende Walzlagergerausche und AbhilfemaBnahmen

Cédric Geffroy, Carsten Mohr, Hannes Grillenberger

Abstract

The long lasting trend to minimize CO, emissions leads to several changes in the
powertrain. Besides downsizing, high ratio spreads, or hybrid technologies for exam-
ple, the number of rolling bearings is increasing. Their benefit is the lower friction loss
compared to plain bearings and they suit better to start-stop systems as well with re-
duced wear when starting from standstill. Furthermore rolling bearings need less oil
pump power so that the fuel consumption decreases again.

On one side rolling bearings have already replaced existing plain bearings in many
applications, as for example on balance shafts. Ball bearing turbochargers are becom-
ing more commonplace and several feasibility studies on rolling bearing cranktrains
and camshafts have also been performed.

On the other side the increased complexity of powertrains leads to new auxiliary sys-
tems and thus new bearing applications.

In a first step, this paper illustrates how the bearing geometry affects the excitation
frequencies. These correlations are well-known in the field of bearing diagnostics and
are used for condition monitoring, too.

Secondly a few examples of bearing noises which appeared during development in the
last years will be detailed:

- Whistling noise, CVT: how a minimal waviness leads to strong excitation.

- Whistling noise, Clutch Release Bearing: when kinematic excitation meets modal
properties.

- Mosquito noise, Cover Bearing: when the cage becomes instable.

Kurzfassung

Der Trend zur Reduzierung der CO,-Emissionen flhrt zu verschiedenen Anderungen
im Antriebsstrang. Neben Downsizing, groRen Getriebespreizungen oder Hybrid-
Technologien werden zunehmend Walzlager eingesetzt. Im Vergleich zu Gleitlagern
verringern diese die Reibung und eignen sich aufgrund eines geringeren Verschleiles
wahrend des Startvorgangs besser fur Start/Stopp-Systeme. Zudem reduziert der Ein-
satz von Walzlagern die notwendige Olpumpenleistung des Motors.

Daher werden Gleitlager in verschiedenen Applikationen durch Walzlager ersetzt und
sind beispielsweise bei walzgelagerten Ausgleichswellen und Turboladern bereits in
Serie, fur komplett walzgelagerte Kurbeltriebe wurden bereits zahlreiche Machbar-
keitsstudien vorgestelit.

Andererseits flihrt die zunehmende Komplexitat der Antriebsstrange, insbesondere die
steigende Anzahl an Nebenaggregaten, zu neuen Walzlager-Applikationen.
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Im ersten Teil des Vortrags werden die von der Lagergeometrie abhangigen Anre-
gungsfrequenzen vorgestellt, die Ublicherweise auch flr Lagerdiagnose bzw. Zustand-
suberwachung genutzt werden.

Im Hauptteil der Prasentation werden drei konkrete Walzlager-Gerausche naher be-
leuchtet, die wahrend der Entwicklungsphase in den letzten Jahren aufgetreten sind:

- Pfeifen, CVT: wie eine minimale Welligkeit zu einer grolden Anregung flhrt.

- Pfeifen, Ausriicklager: wenn kinematische Anregungen und modale Eigenschaf-
ten zusammentreffen.

- Mosquito-Geréusch, Deckellager: welche Folgen Instabilitaten des Kafigs haben
koénnen.

1. Anregungsfrequenzen

Trotz modernster Herstellungsverfahren sind Vibrationen bei Walzlagern naturgemaf
vorhanden. Da sie die Performance des Lagers nicht beeintrachtigen, werden diese
auch mehr oder weniger als Ubliche Lagercharakteristik akzeptiert.

Wenn die interne Geometrie des Walzlagers bekannt ist, kdbnnen die Anregungsfre-
qguenzen berechnet werden. Dies wird Ublicherweise fur Lagerdiagnose bzw. Zustand-
suberwachung genutzt.

Die bendtigten Formeln sind in der Norm VDI 3832 aufgelistet und kénnen einfach in
eine Excel-Tabelle eingetragen werden. Nachdem geometrische Daten wie zum Bei-
spiel Walzkorper- oder Teilkreisdurchmesser eingegeben wurden, kdnnen folgende
Frequenzen ermittelt werden:

- BPFI (ball passing frequency inner ring)
- BPFO (ball passing frequency outer ring)
- BSF (ball spin frequency)

- FTF (cage rotational frequency)

| [23.06.2015 3] SCHAEFFLER
(Rotational speed innerring ] r: ( 1000] [rpm ~]  [Rollover Frequencies (+z) ~| O o
[Rotational speed outerring | na ] [rom | [Radiai bearing »| | Show Resuits Table |
[Numberof rolling elements  ~| z [ 22] 1 | Exact calculation v
Diameter of rolling element ow mm |Des v 5 /2 ~
Pite G dameter (PCD) 57 w AT

T ]

Bild 1: Schaeffler Berechnungsprogramm basierend auf VDI 3832
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2. Pfeifen - CVT
2.1 Gerauschphanomen

Eine geringe Anzahl an CVTs (Continuously Variable Transmission) wurde am End-
Of-Line-Test in der Produktion akustisch auffallig und aussortiert. Der Grund war eine
Erhdhung der 61. Ordnung. Diese Charakteristik konnte auf einem Akustik-Prufstand
reproduziert werden: Das Gerausch aulerte sich als Pfeifen (Bild 2).

1.25k

1k

61. Ordnung (Pfeifen)

750

500

Korperschall 250

1100 1200 1300 n/rpm 1600 1700 1800 1900
-50 -40 -30  L/dB[wU] -10 0

Bild 2: Kérperschall bei einem n.i.O. CVT

2.2 Ursache

Der Variator des CVT besteht aus zwei von einer Stahlkette umschlungenen Schei-
bensatzen. Um den Verursacher zu lokalisieren, wurden verschiedene Teil-Gruppen
nach und nach getauscht. Dabei stellte sich heraus, dass das Pfeifen mit dem Schei-
bensatz 1 wanderte: Wird der Scheinsatz 1 durch einen anderen Scheibensatz ersetzt,
verschwindet das Pfeifen, und wird dieser Scheibensatz in einem anderen CVT einge-
baut, wird dieses CVT akustisch auffallig. Zu berlcksichtigen ist, dass der Scheiben-
satz 1 ohne seine Walzlager getauscht wurde.

Da keine geometrischen Fehler auf den Scheiben gefunden wurden, wurde der Fokus
auf die Walzlager gelegt. Die Tatsache, dass der Scheibensatz 1 ohne seine Lagerun-
gen getauscht wurde, ist nicht zu 100% korrekt. Von den vier Walzlagern gibt es zwei
(,C*“ und ,D* benannt), die keinen Innenring besitzen: Hier dient die Flache am Umfang
der Scheibensatzwelle 1 als innere Laufbahn.

Im Gegensatz zum Lager ,C*“ wies das Lager ,D* eine Welligkeit mit der 118. Ordnung
und eine sehr geringe Welligkeitsamplitude von 0,1 um auf (siehe Bild 3). Der Ein-
bauort des Lagers ,D“ ist in Bild 4 zu erkennen.
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1.729um
Ex: 10.28um
Ey: -17.66um
Filt:s0
Lsc

Bild 3: Welligkeitsmessung an der inneren Laufbahn des Lagers ,D”

T

\ ScheubensatzZ I‘J_'

Bild 4: CVT-Getriebe und Lager ,,D”

Die geringe Amplitude von nur 0,1 pym darf in diesem Fall nicht unterschatzt werden,
denn die 118. Ordnung passt mit der Anzahl der Walzkorper zusammen: 118 dividiert
durch 17 ergibt ndaherungsweise eine ganze Zahl (118 /7=6,941... = 7). Dies bedeutet,
dass sich die Walzkdrper in Phase bewegen und das Lager sich wie ein Shaker verhalt.

Bild 5: Walzkérperbewegung in Phase
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Ein Quotient von 6,5 oder 7,5 (auf halber Hohe zwischen zwei ganzen Zahlen) wirde
eine perfekt phasenverschobene Situation ergeben, in der sich jeder zweite Walzkor-
per in einem ,Tal“ befindet, wahrend sich die anderen auf einem ,Berg“ aufhalten. The-
oretisch reduziert dies die Weganregung erheblich. In der Praxis muss jedoch die Wel-
lenlange und das tangentiale Taschenspiel des Kafigs betrachtet werden: Wenn die
Wellenlange sehr klein ist (bzw. die Ordnung hoch) und das Taschenspiel grof3, dann
werden die Walzkorper bei radialer Last dank des Spiels ihr eigenes Tal finden, sodass
die Phasenverschiebung nicht mehr gewahrleistet ist, selbst mit einem halbzahligen
Quotienten.

Es wurde berechnet, welche Anregungsfrequenz die gemessene Welligkeit mit der
118. Ordnung erzeugt: Tatsachlich stimmt sie mit der 61. Ordnung, bezogen auf die
Eingangsdrehzahl, Uberein. Somit wurde bewiesen, dass die Welligkeit mit der 118.
Ordnung an der Innenlaufbahn von Lager ,D der Grund fur das Pfeifen mit der 61.
Ordnung ist.

Weitere Untersuchungen wurden durchgefuhrt, um den Einfluss der Welligkeits-
amplitude auf den subjektiven Eindruck im Fahrzeug zu ermitteln. Das aussortierte
CVT wurde in ein Fahrzeug montiert und das im Innenraum hérbare Pfeifen mit der
Note 3 bewertet (VDI 2563 bzw. ATZ-Skala). Anschliel3end wurde die Innenlaufbahn
des Lagers bis auf eine Amplitude von 0,05 um nachbearbeitet, was die Note im Fahr-
zeug auf den Wert von 7 verbesserte.

Das Nachbearbeiten von 0,1 ym auf 0,05 pm verbessert somit die subjektive Note von
3 auf 7, was aber bedeutet, dass das Pfeifen trotz dieser sehr geringen Welligkeits-
amplitude immer noch hérbar ist. Die Reduzierung der Amplitude ist damit keine rea-
listische Abhilfe, vielmehr muss das Entstehen der Welligkeit verhindert werden.

Amplitude Welligkeit Achse "D"

118. Ordnung Analyse am Priifstand Subjektive Bewertung im Fahrzeug

3

VDI 2563 / ATZ Skala

fiHz

1250 1500 1750 n/rpm 2500 2750
50 40 -30 L/idBpU]

7

VDI 2563 / ATZ Skala
1250 1500 1750 n/rpm 2500 2750

50 40 -30

Bild 6: Einfluss der Welligkeitsamplitude auf die subjektive Benotung
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2.3 Abhilfe

Das Ziel war es nicht nur zu verstehen, wie die Welligkeit entstand, sondern vor allem,
warum nur eine sehr geringe Anzahl an CVTs davon betroffen war.

Wahrend des Schleifprozesses der Innenlaufbahn von Lager ,D“ dreht sich sowohl die
Welle des Scheibensatzes 1 als auch die Schleifscheibe. Da sich der Durchmesser
der Schleifscheibe mit der Zeit verringert und eine konstante Schnittgeschwindigkeit
gewahrleistet werden soll, wird die Drehzahl der Schleifscheibe automatisch gestei-
gert, wahrend die Drehzahl des Werksticks konstant bleibt. Die Schleifscheibe hat
eine Lebensdauer von ungefahr 11000 Teilen, bevor ihr minimaler Durchmesser er-
reicht wird und diese durch eine neue Schleifscheibe ersetzt wird.

Zusatzlich wird die Schleifscheibe regelmallig abgerichtet. Dieser Prozess, der durch
ein Diamant-Abrichtrad durchgefuhrt wird, findet jeweils nach der Bearbeitung von 10
Bauteilen statt. Die Schleifmaschine ist im Bild 7 dargestellt.

Schlelfschelbe Abrichtrad

jf'ﬁ\i, SN

py\ WeIIe Schelbensatz 1

Bild 7: Die Schleifmaschine

Verschiedene Untersuchungen haben ergeben, dass die Welligkeit nur dann erzeugt
wird, wenn das Drehzahlverhaltnis zwischen Schleifscheibe und Werkstlck einen
ganzzahligen Wert erreicht. Dieser Betriebspunkt wird wahrend der Lebenszeit der
Schleifscheibe zweimal erreicht, namlich: bei 1143 rpm (Faktor 9) und bei 1270 rpm
(Faktor 10), siehe Bild 8. Die wenigen Bauteile, die in diesen schmalen Betriebsfens-
tern bearbeitet werden, weisen diese Welligkeit auf, da jeweils alle 9 bzw. 10 Umdre-
hungen dieselben Flachenteile von Schleifscheibe und Werkstlck aufeinander treffen
und somit keine Phasenverschiebung gewahrleistet ist.

Auch beim Abrichten konnte dieses Phanomen identifiziert werden: Das Abrichtrad
erzeugte Wellen auf der Schleifscheibe bei ganzzahligen Drehzahlverhaltnissen. Die
Abhilfemalinahme bestand darin, die Ansteuerung der Schleifmaschine so zu optimie-
ren, dass ganzzahlige Drehzahlverhaltnisse sowohl flr den Schleifprozess als auch
fur den Abrichtprozess vermieden werden.
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Durchmesser
Schleifscheibe in mm
745
610
. -
Drehzahl 11000 Teile
Schleifscheibe in rpm
1315
1270
1143
1077
o
Drehzahl 11000 Teile
Welle SS1 in rpm
A
127
=
11000 Teile

Bild 8: Kritische Betriebspunkte (ber der Lebenszeit der Schleifscheibe

3. Pfeifen - Ausriicklager
3.1 Gerauschphidanomen
Ein Pfeifgerausch mit 1570 Hz ist bei Vorserienfahrzeugen mit einem bestimmten ma-
nuellen Getriebe aufgefallen. Verschiedene Voraussetzungen mussten erflllt werden,
um das Gerausch zu reproduzieren:

- kalte Bedingungen (< 3 °C)

- erhohter Leerlauf (~1150 rpm), zum Beispiel wegen kaltem Motorstart
— definierter Kupplungspedalweg (500 N axiale Kraft bzw. 7,5 bar Hydraulikdruck)
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Pfeifen1570Hz

Luftschall

17 18 t/s 19 20 21
30 L/dB[SPL] 50 60

Bild 9: Pfeifen vom Ausrticklager

3.2 Ursache

Das Pfeifen wurde durch das Ausrlcklager erzeugt, welches sich zwischen der Teller-
feder und dem Nehmerzylinder befindet, siehe Bild 10. Beim Betatigen des Kupplungs-
pedals drickt der Nehmerzylinder samt Ausrucklager gegen die Tellerfeder. Dadurch
wird die Kraft von der Anpressplatte so weit reduziert, dass die Kupplungsscheibe frei
wird.

Kupplung

Schwungrad /

> Pedalbock

Getriebeeingangswelle
Nehmerzylinder (CSC)

Ausricklager

Tellerfeder

Bild 10: Das Ausriicksystem
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Bild 11 stellt beispielhaft eine Kdrperschallmessung dar, bei der kein Pfeifgerausch
aufgetreten ist. Trotzdem kénnen in dieser Messung ein paar Auffalligkeiten beobach-
tet werden: so ist eine Strukturresonanz vorhanden, die von der axialen Lagerkraft
abhangig ist (siehe grine Kurve im Campbell-Diagramm). Zudem sind horizontale Li-
nien zu erkennen, die mit der Drehzahl korrelieren. Das Zusammentreffen der lastab-
hangigen Kurve und der drehzahlabhangigen Linien erzeugt Amplitudentberhdéhun-
gen, welche in Bild 11 durch Explosionssymbolen gekennzeichnet sind.

fiHz
2k

1.75k

1.5k

1.25k

1k

750

KOrperscha[I
5 10 15 t/s 20 25 30 35
0 10)

P/bar
25

20

500

15

10
Hydraulik Druck 5
(axiale Kraft) 0
0 5 10 15 ts 20 25 30 35

Bild 11: Kérperschall bei konstanter Drehzahl und variabler axialer Last

Die Erklarung hierzu wird in Bild 12 schematisch dargestellt. Gezeigt wird dabei die
Auswirkung, wenn eine kinematische Anregung auf modale Eigenschaften trifft.
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finHz

A Erreger
(kinematisch)

=
Axiale Kraftin N

Bild 12: Schematischer Zusammenhang: wenn Erreger und Resonator zusammentreffen

Das Ziel war es, sowohl den Erreger als auch den Resonator zu identifizieren. Da es
keine Stick-Slip Effekte gab, kdnnen nur die Uberrollfrequenzen die Rolle des Erregers
spielen. Bezuglich des Resonators wurde zuerst die Tellerfeder in Betracht gezogen,
da diese leicht erregbar ist und ihre Geometrie in Form einer dinnen grol¥flachigen
Platte einem Lautsprecher ahnelt. Diese Vermutung konnte jedoch durch einen
Schwarz-Weil-Versuch widerlegt werden: Dazu wurde die komplette Kupplung durch
eine Dummy-Masse ersetzt und trotz Abwesenheit der Tellerfeder war das Pfeifen mit
unveranderter Frequenz nach wie vor vorhanden.

Mit Hilfe einer Modalanalyse konnte schliel3lich der Resonator ausfindig gemacht wer-
den: Der Innenring hat eine Kipp-Mode, deren Schwingfrequenz mit der Frequenz des
Pfeifens Ubereinstimmt. Die Berechnung in Bild 13 zeigt, dass die Frequenz der Kipp-
Mode des Innenrings bei einer Axialkraft von 500 N ungefahr 1570 Hz betragt. Dies
entspricht gerade der Last, die im Fahrzeug ausgeubt werden muss, um das Pfeifen
zu erzeugen (500 N bzw. 7,5 bar im Ausrucksystem).

1800
== Kipp-Mode Innenrin
< 1700 il -
=
‘= 1600
S1510 == — — — =
3 1500 ]
o
@ 1400 i
1300 : ! , :
300 400 500 600 700
Axiale Kraft in N

Bild 13: Modalanalyse, Frequenz der Kipp-Mode des Innenrings in Abhéngigkeit von der axialen Last
(1570 Hz bei ~500 N)

Damit sind Erreger und Resonator zumindest grundsatzlich identifiziert, denn die H6-
herharmonischen der Uberrollfrequenzen regen die Kipp-Mode des Innenrings an. Um
welche Uberrollfrequenzen (BPFI, BPFO...) und um welche Hoherharmonischen es
sich bei der Erregung genau handelt, muss noch geklart werden.
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Ein Blick in der BPF-Tabelle (Bild 14), die die Hoherharmonischen der Uberrollfrequen-
zen auflistet, liefert erste Antworten: eine Anregung mit 1570 Hz wird sowohl von der
7. Ordnung der BPFI, der 8. Ordnung der BPFO und der 13. Ordnung der BSF erzeugt.
Bei der Ubertragung dieser Frequenzen in einem Diagramm mit einer einzelnen Fre-
quenzachse wird ersichtlich, dass es sich hier um eine Uberlappung der Uberrollfre-
quenzen handelt: 1570 Hz ist der einzige Punkt, an dem diese Hoherharmonischen
der Uberrollfrequenzen genau aufeinander liegen. Und diese Frequenz von 1570 Hz
entsprach auch der des Pfeifens, das im Versuch stets reproduziert werden konnte.
Andere Frequenzen wie 1350 Hz und 1790 Hz konnten am Prufstand nur sehr selten
und im Auto nie reproduziert werden. Auch bei diesen Frequenzen lasst sich eine mehr
oder weniger prazise Uberlappung der Uberrollfrequenzen erkennen. AuRerdem kann
aus Bild 14 herausgelesen werden, dass die Uberlappung von BPFI und BPFO aus-
reicht bzw. gewichtiger ist als die Uberlappung aller drei Uberrollfrequenzen.

e 2 Messung
BPF at 1148 rpm prey BB 8 Luftschall, 1148 rpm
BPFI (ball [BPFO (ball[ BSF (ball
pass pass spin 2000

frequency || frequency || frequency 1900
inner ring)||outer ring)| one ring)
[Hz) [Hz) [Hz)
1 22486 19608 12061 1790 1
2 44972 39216 24122 16@<
3 67458 58824 36183 | 1500 |
4 89944 78432 48244
5 112430 98040  603.05
6

7

8

{# ord (harmonics)

134916 117648 72366 | 1300 7
137256

84427 | 1200 4
964.88 | 1100
1085.49
1206.10
1326.71

1798.88

9 202374 176472
10 224860 1960.80
11 247346 2156.88

L/dB[SPL]

12 269832 2352.96 | 1447.32

13 292318 2549.04 |

14 314804 274512 1688.54 | Hydraulik Druck
15 337290 294120 1809.15 (axiale Kraft)

16 359776 313728 1929.76
17 382262 333336 2050.37
18 404748 352944 2170.98

Bild 14: Einfluss der Uberlappung der Uberrollfrequenzen

3.3 Abhilfe

Da die Uberrollfrequenzen auf die resonante Kipp-Mode des Innenrings treffen, gibt es
zwei Méglichkeiten das Problem zu beheben: entweder Anderungen am Erreger oder
Anderungen am Resonator.

Letzteres wirde bedeuten die Eigenfrequenz der Kipp-Mode zu verschieben oder zu
bedampfen. Eine Frequenzverschiebung wirde den Betriebspunkt des Pfeifens nur
andern, und das Bedampfen ist bezuglich Kosten und konstruktiver Umsetzung schwer
realisierbar. AulRerdem scheint ein Erfolg dieser Malnahme nicht zwangslaufig garan-
tiert.

Die Amplitude des Erregers kann jedoch mittels eines geanderten Kafigs deutlich re-
duziert werden: Eine unregelmalige Verteilung der Walzkoérper reicht aus, um die

221



Uberrollfrequenzen in ihrer Amplitude deutlich zu reduzieren und sie gleichzeitig spekt-
ral zu verbreitern, siehe Bild 15. Wahrend eine gleichmaliige Verteilung der Walzkor-
per einzelne Uberrollfrequenzen und deren Héherharmonische erzeugt, verursacht die
ungleichmaRige Verteilung zwar mehr Seitenbander, jedoch mit deutlich reduzierter
Amplitude. Das gleiche Prinzip einer sog. Storteilung wird auch beispielsweise bei Rei-

fenprofilen, Ventilatoren oder CVT-Ketten eingesetzt.

Amplitude

{ )

glelchmaﬁlge unglelchmal?slge
Tellung Tellung

a1l

Frequenz

Bild 15: Theoretische Spektren gleichmélliger und ungleichméaBiger Wélzkérperverteilung

Diese Ldsung wurde implementiert und in Bild 16 werden der alte und der neue Kéafig
miteinander verglichen. Die geometrischen Unterschiede sind sehr gering und fallen
auf den ersten Blick nicht auf. Doch diese geringen Teilungsdifferenzen reichten aus,
um das Pfeifen auch unter kritischen Prifstandbedingungen reproduzierbar abzustel-

len.

7 \

UngleichméRige

Teilung

//

Bild 16: Vergleich zwischen Standard-Kéfig und neuem Kéfig
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4. Rasseln und Mosquito-Gerausche — Deckellager
4.1 Gerauschphanomen

Ein sogenanntes Mosquito-Gerausch ist bei Vorserienfahrzeugen mit trockener Dop-
pelkupplung aufgefallen. Das folgende Campbell-Diagramm stellt das auf einem Pruf-
stand aufgenommene Mosquito-Gerdusch dar, sowie das davor auftretende Ge-
rauschphanomen Rasseln, welches oft im Zusammenhang zu hdren war.
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Bild 17: Rasseln und Mosquito-Gerdusch

Beide Gerausche wurden vom Deckellager verursacht. Dieses lagert den Nehmerzy-
linder im Deckel der Kupplung, nimmt die Ausruckkraft auf und fuhrt die Kupplung ra-
dial auf der Getriebeseite (Bild 18).

Deckellager

Bild 18: Einbauort des Deckellagers
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4.2 Ursache

Die Visualisierung des Lagers wahrend des Rasselns mittels eines Stroboskops zeigte
einen zitternden bzw. springenden Kafig. Fur die Aufnahmen des Mosquito-Gerauschs
wurde eine Highspeed Kamera benutzt: Hier konnten radiale wellenférmige Verfor-
mungen beobachtet werden (Bild 19). Somit werden beide Gerausche durch Kafigin-
stabilitaten verursacht.

Bild 19: Highspeed Kamera Aufnahme wéahrend des Mosquito-Gerduschs

Die Dynamik des Kafigs konnte mittels eines intern bei Schaeffler entwickelten Mehr-
korpersimulationsprogramms namens CABA 3D analysiert werden, welches fur alle
Walzlagertypen geeignet ist.

In Summe wurden so vier unterschiedliche Betriebszustande des Kafigs ermittelt:

® ® ® ®
stable%n due @ @ @

to gravity rigidinstability  elasticinstability  transition area

Bild 20: Betriebszusténde des Kéfigs

Der erste Zustand ist der Schwerkraft geschuldet: Die Position des Kafigs ist nicht
zentriert, sondern bleibt stets unten, besonders bei niedrigen Drehzahlen und geringer
Reibung.

Der zweite Zustand ist die Starrkorperinstabilitat. Bild 21 erklart wie sie von A nach D
aufschwingt: Da der Kafig bedingt durch die Schwerkraft beide waagrechte Kugeln
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berthrt (A), wird er durch die Reibkraft nach rechts verschoben (B). Nun sind die Kon-
taktkrafte bzw. Reibkrafte senkrecht ausgerichtet und der Kafig wird nach oben ver-
schoben (C), und so weiter...

Der dritte Zustand (eine elastische Instabilitat) ist ebenfalls eine Folge der Reibung
zwischen den Kugeln und dem Kafig, siehe Bild 22. Die leichte Ovalisierung des Ka-
figs, welche im zweiten Zustand der Starrkorperinstabilitdt vorkommen kann, erzeugt
neue Kontaktpunkte zwischen den Kugeln und dem Kafig. Die Reibkrafte in diesen
Punkten ziehen den Kafig nach aufl’en bzw. nach innen, je nachdem welcher Punkt
betrachtet wird, und erzeugen so eine elastische Welle entlang des Umfangs.

Der vierte und letzte Zustand stellt eine Mischform aus der elastischen Instabilitat und
der Starrkdrperinstabilitat dar.

Bild 21: Starrkdrperinstabilitéat Bild 22: Elastische Instabilitat

Der Zusammenhang zwischen diesen Betriebszustanden des Kafigs und den Betriebs-
punkten konnte ebenfalls simuliert werden. Bild 23 stellt die Zustande bei konstanter
Kraft, in Abhangigkeit von der Reibung und der Drehzahl dar. In Bild 24 wird die Dreh-
zahl konstant gehalten und die beiden anderen Parameter werden variiert. Solange
die Reibung niedrig bleibt, kdnnen die Zustande 2, 3 und 4 nicht auftreten.
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Bild 23: Betriebszusténde des Kéfigs in Abhéngigkeit von Reibung und Drehzahl bei konstanter Krafft.
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Bild 24: Betriebszusténde des Kéfigs in Abhéngigkeit von Reibung und Kraft bei konstanter Drehzahl

4.3 Abhilfe

Die Reibung zwischen Kugeln und Kafig wurde als Haupteinflussparameter flr das
Auftreten dieser Kafiginstabilitaten und damit als Hauptursache fur die Gerausche
identifiziert. Deshalb wurden verschiedene mdgliche Abhilfen untersucht, bei denen
der zum Einsatz kommende Fetttyp, die Taschengeometrie, sowie generell die Kafig-
geometrie variiert wurden, ohne dabei die Funktion der Kafigflihrung zu gefahrden.
Bei der finalen Losung mit Fett- und Kafiggeometrieanderung konnte sowohl das Ras-
seln als auch das Mosquito-Gerausch reproduzierbar abgestellt und die Dauerlaufe
erfolgreich absolviert werden.
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5.

Zusammenfassung

Zur Reduzierung von CO,-Emissionen werden immer haufiger Walzlager anstelle von
Gleitlagern eingesetzt. In unglnstigen Fallen kdnnen Walzlager jedoch zu unangeneh-
men Vibrationen fuhren.

In diesem Paper wurden einerseits die von der Geometrie abhangigen tblichen Anre-
gungsfrequenzen erlautert und anderseits drei Gerduschphanomene beschrieben, die
wahrend der Entwicklungsphase aufgetreten sind. Anhand dieser Erklarungen sollen
Ideen und Arbeitstechniken vermittelt werden, die in der Walzlagerakustik hilfreich ein-
gesetzt werden kdnnen:

Berechnung der Uberrollfrequenzen (BPF)

Wenn die interne Geometrie des Walzlagers bekannt ist, kdnnen die Anre-
gungsfrequenzen inklusive der Hoherharmonischen berechnet werden. Dies
wird Ublicherweise fur Lagerdiagnose bzw. Zustandsuberwachung genutzt.

Welligkeiten auf Laufbahnen

Eine Welligkeit auf einer der Laufbahnen kann selbst bei minimaler Amplitude
zu Pfeifgerauschen fuhren. Dies ist vor allem dann der Fall, wenn deren Ord-
nung mit der Anzahl der Walzkorper in einem ganzzahligen Verhaltnis steht
oder wenn die Ordnung sehr hoch verglichen mit der Anzahl der Walzkorper
ist. Auch der Schleifprozess der Laufbahnen sollte bezlglich ganzzahliger
Drehzahlverhaltnisse tberpruft werden.

Zusammentreffen von Uberrollfrequenzen und modaler Eigenschaften
Uberrollfrequenzen sowie die Uberlappung derer Hoherharmonischen kénnen
Eigenmoden des Lagers anregen. Die Amplituden der Uberrollfrequenzen
kénnen durch einen sogenannten stochastischen Kafig mit ungleichmalliger
Teilung stark reduziert werden.

Kéfiginstabilitat

Die Reibung zwischen den Walzkérpern und dem Kafig kann letzteren zum
Schwingen bringen. Die Uberpriifung kann mittels eines Stroboskops oder ei-
ner Highspeed Kamera erfolgen. Mdgliche AbhilfemaRnahmen sind die Ande-
rung des Fetts und der Kafiggeometrie.
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AKTIVE UND PASSIVE SCHWINGUNGSDAMPFUNG

Aktuelle Entwicklungen im Bereich Active Noise Control

Christoph Kolb

Abstract

Active noise control (ANC) can be an effective strategy to reduce low-frequency tonal
noise inside an enclosure, like the interior of an automobile. Configurations commonly
applied today use the on-board loudspeakers of the audio system together with error
sensors located in the ceiling of the car interior. As the performance of those global
control strategies descend towards locally restricted influence for increasing frequency,
active acoustic headrests can be used to locate the controllable region close to the
passenger's ear. Thereby the operational frequency range and thus the applicable sce-
narios can be extended compared to conventional ANC approaches.

With this perspective in mind insights on the basic concepts responsible for the oper-
ational characteristics of acoustic headrests installed inside passage cars will be given.
These fundamental principles are then used to determine strengths as well as limits of
active noise control applied by active acoustic headrests. By evaluating the results of
acoustic measurement conducted within a demonstration vehicle the theoretical con-
siderations are supplemented by practical use-case scenarios including considerations
for potential production applications.

Kurzfassung

Die aktive Gerauschunterdriickung kann als wirkungsvolle Mdglichkeit zur Reduktion
von tieffrequentem, tonalem Stdrschall in geschlossenen Radumen, wie etwa dem In-
nenraum eines Fahrzeuges, eingesetzt werden. Derzeit angewandte Ansatze verwen-
den die vorhandenen Lautsprecher des Audiosystems in Verbindung mit Fehlermikro-
fonen, welche im Fahrzeughimmel verbaut sind. Da das Minderungspotential solch
globaler Kontrollansatze mit steigender Frequenz in einen lokal beschrankten Einfluss-
bereich um die Fehlermikrofone Ubergehen, kann die kontrollierbare Zone durch Ver-
wendung aktiver akustischer Kopfstitzen nahe der Ohren der Passagiere platziert wer-
den. Somit kdnnen der Arbeitsfrequenzbereich und damit die moglichen Anwendungs-
szenarien im Vergleich zu herkdmmlichen ANC-Ansatzen ausgeweitet werden.

Vor diesem Hintergrund werden die grundlegenden Mechanismen, welche fir die funk-
tionalen Eigenschaften von akustischen Kopfstitzen im Fahrzeuginnenraum verant-
wortlich sind, dargestellt. Diese werden verwendet, um die Starken und Grenzen von
akustischen Kopfstltzen fur die aktive Gerauschunterdrickung zu bestimmen. Durch
die Auswertung akustischer Messungen innerhalb eines Demonstrationsfahrzeugs
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werden die theoretischen Uberlegungen durch praktische Anwendungsbeispiele er-
ganzt. Hierbei werden auch Gesichtspunkte in Bezug auf die Produktumsetzung ein-
bezogen.

1. Grundlagen
1.1 Aktive Gerauschunterdrickung in Fahrzeugen

Wenn es um die Aufgabe der Reduktion ungewlnschten Storschalls geht, sind passive
Malnahmen, wie etwa Dammung oder Absorption, Ublicherweise die primaren Mittel
der Wahl. Storschall, welcher mal3geblich durch hochfrequente Anteile gepragt ist,
lasst sich mit Hilfe solch passiver Anséatze meist effektiv bekampfen. Uberwiegen je-
doch tieffrequente Anteile, so lassen sich diese mit passiven Methoden auf Grund von
Gewicht und Grolke der notwendigen Gegenmalinahmen nur schwer mit diesen her-
kommlichen Verfahren reduzieren. Eben fur den unteren Spektralbereich des wahr-
nehmbaren Schalls bietet sich daher die aktive Gerauschunterdrickung (ANC) an.

Ihr grundlegendes Konzept ist etwa in einem Patent von 1933 vom deutschen Physiker
Paul Lueg auf anschauliche Weise beschrieben [3]: Im Fall einer einzelnen Primar-
schallwelle, welche sich in einem Rohr eindimensional fortpflanzt, kann deren Ausbrei-
tung durch die Abstrahlung einer geeigneten Sekundarschallwelle Uber einen Laut-
sprecher in Ausbreitungsrichtung effektiv unterbunden werden. Hierzu wird der Primar-
schall durch ein Mikrofon detektiert und phasengedreht Uber die Sekundarschallquelle
ausgegeben. Durch Superposition der beiden Schallwellen und das Prinzip der de-
struktiven Interferenz I6schen sich die beiden Schallwellen in Ausbreitungsrichtung der
Theorie nach komplett aus.

In einem verallgemeinerten Szenario wird das raumliche Primareschallfeld durch meh-
rere Fehlersensoren detektiert und durch die Wiedergabe eines zu diesem phasenin-
vertiertem Sekundarschallfelds Gber mehrere Sekundarquellen ausgeléscht. Die zu
beeinflussende GrofRe ist hierbei das zeitliche Schallfeld, welches an allen relevanten
Orten zu kontrollieren ist.

Vor dem Hintergrund der erforderlichen Phaseninvertierung in Echtzeit bilden tonale
Storgerauschanteile auf Grund ihrer Periodizitat die primare Gruppe von akustischen
Storsignalen, welche sich mit Hilfe von ANC effektiv reduzieren lassen. Ist deren Fre-
guenzabhangigkeit zudem von einer zuganglichen Steuergrdéfie bestimmt, so kann die-
ses korrelierte Referenzsignal zur Stérfrequenzbestimmung in einer Steuerung ver-
wendet werden.
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Abbildung 1: Funktionsweise von ANC in Fahrzeugen

Tonale Komponenten entstehen in der Praxis beispielsweise im Zusammenhang mit
rotierenden Elementen. Hierbei ist die Frequenz der auftretenden Storanteile von der
Drehzahl des rotierenden Systems abhangig, so dass diese als Referenzsignal ver-
wendbar ist. Einen populareren Anwendungsfall stellt der Verbrennungsmotor in Fahr-
zeugen dar, in welchem sich die dominanten Schallanteile in Form von diskreten Viel-
fachen (Ordnungen) der Zindfrequenz zeigen, welche somit als Referenzsignal die-
nen kann. Die regularen Audiolautsprecher im Innenraum des Fahrzeugs kdnnen zu-
dem als Sekundarschallquellen verwendet werden, so dass lediglich Fehlermikrofone
als Zusatzkomponenten installiert werden mussen. Diese dienen dabei zur Rickmel-
dung des Regelziels (die Minimierung des Schallpegels an den Fehlermikrofonen),
entsprechend dessen die erzeugten Sekundarsignale in Amplitude und Phase ange-
passt werden. Dieser grundlegende Aufbau ist in Abb. 1 dargestelit.

1.2 Globale Minderung

Aus den vorrangegangenen Uberlegungen mit diskreter Anzahl an Fehlermikrofonen
ergibt sich die Frage nach dem o&rtlichen Einflussbereich, in welchem die Storsignale
reduziert werden kénnen. Da im Falle eines Fahrzeugs optimaler Weise die Gerausch-
kulisse im gesamten Fahrzeuginnenraum kontrolliert werden soll, strebt der primare
Ansatz im Allgemeinen nach einer globalen Minderung. In welchen Grenzen diese
Maligabe realisierbar ist und welche physikalischen Beschrankungen einen lokal be-
schranken Wirkungsbereich erzwingen, verdeutlichen die nachfolgenden Uberlegun-
gen.

Um die Effektivitat eines globalen Wirkungsbereichs zu beschreiben, kann die ge-
samte akustische Energie E;, im zu kontrollierenden Raum V verwendet werden [4].

1
) 4poco®

Ep

f pGOI2 av ™)

Hierbei bezeichnet p, die Luftdichte, ¢, die Schallgeschwindigkeit und p(x) den zeitlich
gemittelten Schalldruck am Ort x.

230



Grafisch ist das Potential zur globalen Minderung (mit einem Sekundarlautsprecher im
Raum) in Abb. 2 dargestellt, wobei die modale Uberlappung M als Bezugsgrofe dient.

- 4TV f3

(2)

co3

Hierbei bezeichnet ¢ die Dampfung der Raummoden und f die Frequenz.

Mit zunehmender Uberlappung bzw. Dichte der akustischen Moden, welche maRgeb-
lich von der betrachteten Frequenz und der Dampfung abhangig ist, reduziert sich die
global erreichbare Minderung rapide.
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Abbildung 2: Potential zur globalen Minderung [4]

Um die Frequenzabhangigkeit direkt zu beschreiben, legt das nachfolgend verwendete
Modell der akustischen Situation folgende Annahmen zugrunde: Betrachtet wird ein
rechteckiger Raum mit starren Wanden, dessen Schallfeld durch die Summe aller
Raummoden beschrieben wird. Dieses sei an der Frequenz f durch eine einzelne do-
minante Raummode gepragt, in welche eine primare und eine sekundare Schallquelle
gleichermal3en optimal einkoppeln. Die dbrigen Raummoden werden von den beiden
punktférmigen Kugelquellen ebenfalls in gleichem MalRe entsprechend einer Diffus-
feldsituation angeregt. Unter der Annahme einer einheitlichen Dampfung ¢ aller Raum-
moden kann das Verhaltnis aus akustischer Gesamtenergie ohne (E,,) und mit opti-

maler Sekundarquelle (E,,) in folgender Weise dargestellt werden [4]:
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Dieser Zusammenhang zeigt deutlich, wie das Potential zur globalen Minderung durch
den kubischen Einfluss der Frequenz mal3geblich auf den niederfrequenten Bereich

(relative zur Raumgrofe) beschrankt ist.

1.3 Lokale Minderung

Nachdem die Minderung mit einem globalen Ansatz auf den tieffrequenten Bereich
beschrankt ist, soll nun deren oértliche Auspragung fur héhere Frequenzen charakteri-
siert werden. Da die modale Dichte mit steigender Frequenz stark ansteigt, untersu-
chen die nachfolgenden Uberlegungen das Minderungspotential im diffusen Schall-
feld. In diesem Szenario ist das Konzept der sogenannten Zone of Quiet von mal3geb-
licher Bedeutung, welches den lokalen Bereich mit mindesten 10 dB Pegelreduktion
um ein Fehlermikrofon herum beschreibt. Fur eine Sekundarquelle in Gestalt einer ku-
gelférmigen Punktschallquelle ergibt sich die Grole dieser Zone 1,4 zu [4]:

_, 0.1
200 = 10 1T (ierp)? (4)

Hierbei bezeichnet r, den Abstand zwischen Sekundarquelle und Fehlermikrofon und
k die Wellenzahl.
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Abbildung 3: Abmessungen der Zone of Quiet [4]
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Abb. 3 zeigt diesen Zusammenhang fur ein verfeinertes Model einer Sekundarquelle
in Form eines Kolbenstrahlers. Zur Verdeutlichung der Beziehung lassen sich Szena-
rien mit kleiner bzw. grof3er Entfernungen zwischen Sekundarquelle und Fehlermikro-
fon relativ zur betrachteten Wellenlange unterscheiden. Fir kleine Abstande ((kry)? «
1) vereinfacht sich Gl. (4) zu 7,,4 = 0.6 1, SO dass sich ein frequenzunabhangiger, je-
doch sehr kleiner Minderungsbereich ergibt. Mit wachsender Entfernung ((kry)? > 1)
nahert sich dieser schliellich von unten der GroRe von r,,, ~ 0.14 an, woraus sich
beispielsweise fur eine Frequenz von 500 Hz im Diffusfeld bereits eine Obergrenze fur
die Ruhezone von weniger als 7 cm ergibt. Diese physikalische Beschrankung be-
stimmt letztlich den praktisch nutzbaren Frequenzbereich von ANC.

Aus den voran gegangen Uberlegungen ergébe sich ein Fehlermikrofon dicht am Ohr
in Verbindung mit einem Sekundarlautsprecher in grofer Entfernung als optimale
Konstellation. Mit zunehmendem Abstand der beiden Komponenten voneinander
steigt jedoch auch die von der Sekundarquelle abzugebende und damit in den Raum
eingebrachte Schallenergie an. Wenn dieser Umstand auch die Minderung am Fehler-
mikrofon selbst nicht beeinflusst, so erhoht sich damit jedoch der Schallpegel im tbri-
gen Raum deutlich [1]. Fur eine konsistente Gerauschunterdriickung im gesamten
Fahrzeug ist bezuglich der Positionierung der Sekundarquellen stets ein Kompromiss
zwischen Groélke des Minderungsbereichs und Einfluss auf das diffuse Gesamtschall-
feld zu treffen.

2. Akustische Kopfstiitzen

2.1 Konzept

Vor dem erlauterten Hintergrund fordert ein vergrof3erter Frequenzbereich zwangslau-
fig eine mdglichst nahe Positionierung der Fehlermikrofone und Sekundarlautsprecher
an den letztlichen Horpositionen. Damit bieten sich aktive akustische Kopfstitzen als
Lésungsansatz an, welche beide Komponenten dicht am Kopf der Passagiere platzie-
ren. Abb. 4 zeigt eine prototypische Umsetzung eines solchen Systems.

Abbildung 4: Prototypische Kopfstlitzen

Durch die Positionierung der Fehlermikrofone in der unmittelbaren Nahe der Ohren
kann der kontrollierbare Minderungsbereich um diese herum in eben diese relevante
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Zone gelegt werden. Auf diese Weise wird der erweiterte Arbeitsfrequenzbereich trotz
zunehmender Lokalitat fur die praktische Anwendung nutzbar gemacht. Die raumlich
kompakte Anordnung der sekundaren Lautsprecher stellt sicher, dass deren geringer
Schalleintrag den Schallpegel im Ubrigen Innenraum nur minimal erhoht [1].

2.2 Minderungspotential in Demonstrationsfahrzeug

Abb. 5 zeigt den zeitlichen Verlauf zweier Ordnungspegel, sowie den resultierenden
Gesamtpegel in Ohrnahe einer akustischen Kopfstutze. Die niedrigere Ordnung
(57 Hz) wird hierbei mit Hilfe des globalen Ansatzes gemindert, wohingegen die
héhere Ordnung (627 Hz) durch ein Kopfstltzensystem reduziert wird. Durch die Kom-
bination eines tieffrequent mindernden Globalsystems und eines hochfrequent arbei-
tenden Kopfstitzensystem lassen sich so Uber einen weiten Frequenzbereich Reduk-
tionen um 10 dB in den einzelnen Ordnungspegeln erzielen. Die deutliche Minderungs-
wirkung in den einzelnen Ordnungspegeln hat auch eine erkennbare Reduktion des
Gesamtpegels zur Folge.
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4 |— 57Hz
4 |— 627Hz
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Abbildung 5: Zeitlicher Ordnungspegel ohne/mit ANC (Leerlauf)

Im Gegensatz zum statischen Drehzahlszenario aus Abb. 5 andert sich die Drehzahl
im Ublichen Anwendungsfall entsprechend der Fahrsituation kontinuierlich. Ein solcher
Fall ist in Abb. 6 am Beispiel eines einzelnen Drehzahlhochlaufs dargestellt. Da die
Auspragung der Ordnungen motor- und fahrzeugabhangig ist, wurde fur die darge-
stellte Messung eine klnstliche Ordnung Uber eine externe Quelle erzeugt. Auch der
Anderung der FiihrungsgréRe (hier: linearer Drehzahlanstieg) folgt die Regelung ohne
Probleme. Die resultierende Minderung fur die einzelnen Frequenzlinien ist dabei ab-
hangig von der Kombination aus der physikalisch vorherrschenden Ubertragungsfunk-
tion (G in Abb.1) und deren algorithmischer Schatzung.
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Abbildung 6: Minderung (Ordnungspegel) mittels akustischer Kopfstiitze (Hochlauf)

2.3 Lokalitat der Minderung

Neben den Mdglichkeiten, welche die aktive Gerduschunterdrickung mittels akusti-
scher Kopfstutzen bietet, weist diese auch eindeutige Grenzen bezuglich ihrer An-
wendbarkeit auf. Die untere Grenze des nutzbaren Frequenzbereichs ist dabei durch
die physikalischen Eigenschaften der verwendeten Lautsprecher bestimmt. Kénnen
die Sekundarquellen tieffrequente Komponenten nicht mehr mit ausreichendem Pegel
wiedergeben, so kdnnen diese folglich auch nicht kontrolliert und reduziert werden. Da
die untere Grenzfrequenz von (geschlossenen) Lautsprechern malfgeblich von deren
eingeschlossenem Volumen abhangig ist, liegt die Grenze bei den groRenbeschrank-
ten Sekundarquellen fir aktive Kopfstlitzen tblicherweise im Bereich um 150 Hz. Die
obere Frequenzgrenze ist physikalisch durch die bereits erlauterte Zone of Quiet vor-
gegeben. Mit dem Richtwert flr ihre Grof3e von 0.11 ergibt sich ein sinnvoll nutzbarer
Bereich bis etwa 500 Hz. Auch wenn die Minderung am Fehlermikrofon dartber hinaus
aus algorithmischer Sicht mdglich ist, wird der sich physikalisch ergebende Minde-
rungsbereich um dieses herum fur praktische Anwendungsfalle unbrauchbar klein.

Diese Schranke ist auch in praktischen Messungen zu beobachten, was aus Abb. 7
deutlich wird. Ausgehend von der maximalen Reduktion am Fehlermikrofon nimmt die
erzielbare Minderung mit zunehmender Entfernung von diesem rapide ab. Die Isolinie
mit 10 dB Dampfung markiert dabei die Grenze der bereits diskutierten Zone of Quiet.
Die Minderung fur Positionen entfernt von den Fehlermikrofonen ist dabei in Fahrrich-
tung noch starker ausgepragt als fur seitliche Bewegungen. Fur letztere kann der Pe-
gelabfall durch die Uberlappung der Minderungsbereiche von linkem und rechtem Feh-
lermikrofon zumindest teilweise ausgeglichen werden. Frontale Kopfbewegungen sind
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aus diesem Grund bezuglich wahrnehmbarer Effekte tendenziell kritischer als seitliche
Positionsanderungen. Anzumerken ist, dass die menschliche Wahrnehmung sehr sen-
sibel bezlglich auftretender Pegelanderungen ist. Aus diesem Grund kdnnen selbst
Kopfbewegungen innerhalb der Zone of Quiet deutlich wahrnehmbare Effekte zur
Folge haben.

Seitwarts Vorwarts

20

15F-

—
-

Minderung (dB)

! 1 i i
0.0 0.1 0.2 0.3 04 0.1 0.0 0.1 0.2 0.3

Entfernung von Fehlermikrofon (m)

Abbildung 7: Minderungsbereich (in zwei Richtungen) [2]

3. Perspektive

Die aktive Gerauschunterdrickung Uber akustische Kopfstitzen bieten somit das Po-
tential auch Stérschall im Bereich 150 Hz bis 500 Hz zu mindern. Die Grenzen des
Nutzbereichs sind hierbei nicht durch algorithmische, sondern durch physikalische Ge-
setzmaligkeiten bestimmt: Die Untergrenze durch die Hochpasscharakteristik der
Lautsprecher und die Obergrenze durch die Lokalitat des Minderungsbereiches. Letz-
tere erfordert demnach zwanglaufig eine kopfstitzen-basierte Lésung und ist mit dem
herkdmmlich globalen Ansatz nicht realisierbar. Die kommerzielle Attraktivitat von
Kopfstitzensystemen kann dabei vor allem durch synergetische Parallelnutzung not-
wendiger Komponenten fur weitere Funktionalitaten gesteigert werden.

Den malgeblichen Hinderungsgrund fur den breiten Einsatz von ANC mittels aktiver
Kopfstitzen stellen sicherlich die zusatzlichen Produktionskosten pro Fahrzeug dar.
Neben den offensichtlichen Materialkosten fur zusatzliche Mikrofone, Lautsprecher
und Verstarker ergeben sich diese zu grof3en Teilen aus erhohten Integrationskosten.
Die Planung und Integration aller notwendiger Kabelverbindungen in die komplexe Ka-
belfiihrung innerhalb eines Fahrzeugs ist hierbei besonders aufwandsintensiv. Zusatz-
lich steigen die Anforderungen potentiell vorhandener Komponenten. So erfordern die
nahe der Ohren positionierten Lautsprecher deutlich rauscharmere Leistungsverstar-
ker, als fur die Ublicherweise im Fulsraum verbauten Varianten. Auch der Ressourcen-
bedarf fur die Umsetzung der digitalen Regelung im Verstarker, sowohl fur Rechen-
leistung als auch fr Speicher, erhdht sich entsprechend der Kanalzahlen deutlich.
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Ein Weg erhohte Produktionskosten auszugleichen ware unter anderem die parallele
Nutzung der erforderlichen Komponenten von mehreren Anwendungen gleichzeitig.
Solche Synergieeffekte lieRen sich dabei mir verschiedensten Funktionalitaten, wie
etwa der sitzplatzspezifischen Audiowiedergabe oder der aktiven Kommunikationsun-
terstitzung zur Verbesserung der Sprachverstandlichkeit unter Insassen, erreichen.
Hierfur bleibt abzuwarten, wie sich der Markt fur derartige Technologien in den kom-
menden Jahren entwickeln wird.
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Vergleich verschiedener Konzepte zur passiven Reduktion der
Schallabstrahlung eines Verbrennungsmotors

Fabian Duvigneau, Peter Schrader, Hans Schapitz, Tommy Luft,
Sebastian Koch, Hermann Rottengruber, Ulrich Gabbert

Abstract

In this paper, several approaches to reduce the sound emission of combustion
engines through passive measures are presented and compared. The different
passive approaches are demonstrated with the help of a two cylinder diesel engine.
The focus in the comparison of the concepts is on the additional mass required, the
achievable noise level reduction and the ease of implementation. The original
configuration of the engine is used as the reference configuration for all of the
presented approaches. First, a full engine encapsulation is investigated due to its
thermoacoustic efficiency. In comparison the application of aluminum and
polyurethane foams on the surface of a functionally-integrated oil pan is studied.
Beside the acoustical point of view, both concepts also increase the heat storage in
the engine oil which leads to a better efficiency of the engine and a reduction in the
amount of emitted pollution. Consequently, these concepts increase the
environmental friendliness of the car, which is increasingly a major focus of
automotive engineers. Furthermore, the warm up of the heating system is sped up.
Finally, a new concept is presented that uses the high damping potential of granular
materials. Therefore, the bottom of the two-piece oil pan of the diesel engine is
replaced by a fillable bottom. In the development processes of the prototypes for the
four presented concepts, numerical simulations based on the finite element method
are used to evaluate different design configurations with regards to their acoustic
behavior. The experiments are then executed on an acoustic engine test bench.

Kurzfassung

Im Beitrag werden die Entwicklung und Erprobung verschiedener passiver Ansatze
zur Reduktion der Schallabstrahlung von Verbrennungsmotoren am Beispiel eines
Zweizylinder-Dieselmotors vorgestellt und miteinander verglichen. Im Fokus des
gleichs stehen die eingesetzte Masse, die erreichte Pegelreduktion sowie die
Praxistauglichkeit der untersuchten Konzepte. Alle Konzepte werden der originalen
Motorkonfiguration gegenlbergestellt. Zunachst wird das Potential einer
thermoakustischen Motorvollkapselung hinsichtlich der erreichbaren
Warmespeicherung und der Schalldammung aufgezeigt. Im Vergleich dazu wird die
Schallreduktion des Motors infolge der Substitution der Olwanne durch eine mit
Aluminium- und Kunststoffschdumen verkleidete funktionsintegrierte Olwanne
studiert. Beide Konzepte fihren neben der Schallpegelreduktion zu einer erhdéhten
Warmespeicherung. Auf diese Weise kann eine Reduktion des Kraftstoffverbrauchs
und eine Erhéhung des Wirkungsgrads des Motors erreicht werden. Dies fuhrt zu
einem kundenwerten Vorteil in Bezug auf die Ansprechzeiten der Fahrzeugheizung
und tragt zur Umweltfreundlichkeit der Motoren bei. AbschlieRend wird die Olwanne
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mit einem alternativen Deckel versehen, der mit einem granularen Medium gefullt ist,
wodurch eine Schwingungsdampfung der Olwanne und eine reduzierte
Schallabstrahlung erreicht werden. Die Entwicklung der Prototypen wurde
durchgangig mit Simulationen auf Basis der Finiten Elemente Methode unterstutzt,
um unterschiedliche Designvarianten vorab bewerten zu kdnnen. Der Nachweis der
akustischen Effekte der verschiedenen Malinahmen erfolgt durch Messungen an
einem dynamischen Akustik-Motorprufstand.

1. Potentiale einer thermoakustischen Motorkapselung

Es wurden mehrere Varianten von thermoakustischen Vollkapselungen fur einen
kompakten Verbrennungsmotor entwickelt und vergleichend bewertet. Bild 1
veranschaulicht den Kapselaufbau von zwei Prototypen (P1 und P2) am
Motorprifstand. Das verwendete Kapselmaterial besteht aus einem schallweichen
Polyurethan-Schaumstoff mit einer Temperaturbestandigkeit bis 160 °C vor einer
schallharten AuRenwand. Fur die Kapselung der Abgasanlage wurden aufgrund der
hoheren Temperaturen Mineralwolle und perforierte Aluminiumbleche zur
thermischen Abgrenzung verwendet. Diese Bleche fungieren zusatzlich als
Helmholtz-Resonator.

1. Prototyp (P1) 2. Prototyp (P2)
2. Prototyp (P2) N;i;e
Dammplatten + 48

Mineralwolle

Schwerfolie I,

o
3

Kapselung der ;
Abgasanlage ’

Summe 7,1

Bild 1: Erster und zweiter Prototyp einer thermoakustischen Motorkapsel (links), Teilmassenangaben
des Prototyps 2 (rechts)

Aus der akustischen Untersuchung des ersten Kapselprototyps (P1) ergaben sich
einige Verbesserungsmoglichkeiten, die beim Aufbau des zweiten Prototyps (P2)
genutzt wurden. Akustische Leckagen wurden mit einer akustischen Kamera
detektiert und mittels Silikon abgedichtet. Zudem wurde mit Hilfe von Entkopplungen
versucht, die auftretenden Korperschalltransmissionen zu reduzieren. Diese
Konfiguration der Motorkapsel wird im Folgenden P2 genannt. AbschlieRend kam
beim Prototyp P2 an ausgewahlten Oberflachen (motorstirnseitig) Schwerfolie zum
Einsatz. Diese Konfiguration mit Schwerfolie wird nachfolgend P2+ genannt. Mit Hilfe
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der Schwerfolie kdnnen die Amplituden von Frequenzen unterhalb von 1 kHz besser
reduziert werden [1].

ohne Kapselung

Kapselung P1

Kapselung P2

Kapselung P2+

50 1 T T T i T T T i T T T T i T T T i T T T T i T T T T i
1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500
1/min

Bild 2: Motorhochléaufe der verschiedenen Kapselungen und des ungekapselten Motors bei einer
mittleren Last von 50 Nm

Bild 2 zeigt fur die Motorhochlaufe von 1500 - 4500 U/min fur die verschiedenen
Konfigurationen mit und ohne Kapselung den Uber den gesamten hoérbaren
Frequenzbereich (0,15 - 16 kHz) ermittelten Schalldrucksummenpegel in dB. Es ist
deutlich zu erkennen, dass P1 bereits fur alle durchfahrenen Drehzahlen bis 3700
U/min eine deutliche Reduktion von durchschnittlich 13 dB und flir die Drehzahlen
uber 3700 U/min von 10 dB bewirkt. Die aus P1 weiterentwickelte Konfiguration P2
zeigt gegenuber dem ungekapselten Motor flr alle Drehzahlen eine ungefahr
konstante Pegelreduktion von 17 dB. Der Einsatz der Schwerfolie bei P2+ bewirkt fur
Drehzahlen unterhalb von 4000 U/min im Vergleich zu P2 eine zusatzliche Reduktion
von etwa 2 dB.

Eine psychoakustische Analyse der verschiedenen Kapselvarianten hat gezeigt,
dass die Vollkapselung mit einer zusatzlichen Schwerfolie (P2+) keinen Mehrwert
hinsichtlich der menschlichen Wahrnehmung bewirkt [1]. Folglich erschlie3t sich
durch Berucksichtigung psychoakustischer Parameter ein Einsparungspotential
bezluglich der Masse und den Kosten. Aus diesem Grund ist es wichtig, bei
numerischen Analysen zum akustischen Verhalten von Motoren zukinftig auch
psychoakustische Modelle zu verwenden [2].

Hinsichtlich der Warmespeicherung im Motordl zeigen die Messergebnisse vom
Motorprufstand eine deutliche Verbesserung infolge der thermoakustischen
Kapselung. Nach sechs Stunden betragt der Temperaturunterschied im Motordl
zwischen dem Motor ohne Kapselung und mit dem zweiten Kapselprototyp (P2) etwa
20 K und nach acht Stunden etwa 16 K.

Die in diesem Abschnitt vorgestellte Vollkapselung demonstriert das grof3e Potential
von Motorkapselungen hinsichtlich der akustischen und thermischen Wirksamkeit.
Bild 1 verdeutlicht jedoch auch zwei wesentliche Schwachpunkte der hier
prasentierten Kapselkonfigurationen. Die optimierte Motorkapsel verursacht eine
Zusatzmasse von 7,1 kg und eine VolumenvergroRerung von etwa 70%. So viel
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Bauraum steht in einem Motorraum Ublicherweise nicht zur Verfligung. Demzufolge
ist davon auszugehen, dass bauraum- und gewichtsoptimierte Kapselvarianten eine
wesentlich geringere akustische und thermische Effizienz aufweisen. Trotzdem sind
Motorvoll- und Teilkapselungen sehr attraktiv und werden zunehmend in der
Automobilindustrie eingesetzt.

2. Thermoakustische Wirksamkeit von applizierten Aluminium-
und Kunststoffschaumen auf einer funktionsintegrierten Ol-
wanne

Als ein zweites Konzept zur passiven Reduktion der Schallabstrahlung wird in
diesem Kapitel die akustische und thermische Wirksamkeit von applizierten
Aluminium- und Kunststoffschaumen am Beispiel einer funktionsintegrierten Olwanne
vorgestellt.

Zunachst wurden auf Basis eines ersten Konstruktionsentwurfs der
funktionsintegrierten  Olwanne numerische  Simulationen  hinsichtlich  des
Schwingungsverhaltens durchgefuhrt [3]. Bild 3 zeigt dazu die Ergebnisse
verschiedener Verrippungsvarianten des Olwannenbodens. Das verwendete
Simulationsmodell fur die erforderlichen Finite Element Analysen ist Bild 4 zu
entnehmen. Es konnte mit Hilfe von numerischen Analysen gezeigt werden [4], dass
Verrippungen zu einer signifikanten Reduktion der Schallabstrahlung flihren, so dass
es sich lohnt, zuklnftig im Rahmen von Optimierungsrechnungen eine ideale
Rippenkonfiguration zu ermitteln.

Summe Ver-

schiebung [mm]
+2.340e-03
+2.145e-03
+1.950e-03
+1.755e-03
+1.560e-03
+1.365€-03
+1.170e-03
+9.751e-04
+7.801e-04
+5.850e-04
+3.900e-04
+1.950e-04
+0.000e+00

Ohne Rippen  Verrippung 1 Verrippung 2  Verrippung 3  Verrippung 4 Verrippung 5

Deckelinnenseite

Bild 3: Vergleich der resultierenden Strukturschwingungen verschiedener Rippenvarianten fiir den
Olwannenboden der funktionsintegrierten Olwanne

Von den hier untersuchten Verrippungsvarianten stellte sich die Variante 2 als die
wirkungsvollste Konfiguration heraus (siehe Bild 3) und wurde aus diesem Grund fur
den entwickelten Prototyp real umgesetzt. Im Bild 4 ist der Aufbau des Prototyps der
funktionsintegrierten Olwanne dargestellt. Auf die Rippen des Olwannenbodens
wurde ein Verdrangungskorper aus hitze- und dlbestandigen Kunststoff angebracht,
um die Menge des benétigten Ols zu reduzieren und so Masse und Verbrauchsmittel
zu sparen. In den Bildern 4 und 5 sind auRerdem die Regionen zu erkennen, in
denen die verschiedenen Schaume appliziert wurden. Darlber hinaus ist in Bild 5 der
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in die Olwanne integrierte Olffiter und Warmetauscher zu erkennen. Da im
vorliegenden Beitrag die thermoakustische Wirksamkeit der applizierten Schaume im
Fokus steht, wird nicht weiter auf die Auswirkungen der Funktionsintegration
eingegangen.

Aluminium

Olsensor

Schiaume

Verdriangerplatte

Bild 4: Gefertigter Olwannenboden (links oben) und FE-Simulationsmodell der funktionsintegrierten
Olwanne

Bild 5: Prototyp der funktionsintegrierten Olwanne. Links: Ansicht mit appliziertem Kunststoffschaum
und Olfilter. Rechts: Blick von unten in die gedffnete Olwanne mit integriertem Wérmetauscher.
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Alle mit Hilfe des Prototyps aus Bild 5 am Motorprifstand untersuchten Schaume
sind in Tabelle 1 aufgeflhrt. Sie unterscheiden sich hinsichtlich ihres Materials, ihrer
Dicke, Porositat und Steifigkeit. Mit der Kolorierung in der Tabelle wurden
Aluminiumschaume, steife Kunststoffschaume, Kapselungsschaume mit Versteifung
und weiche Kunststoffschaume unterschieden. Der Absorptionsgrad o wurde mit
angegeben, wenn dieser seitens der Hersteller verflUgbar war, wobei die mit
angegebene Eckfrequenz das Erreichen eines hohen Absorptionsgrades im
Frequenzbereich kennzeichnet. Zusatzlich wurde die Methode, mit der der
Absorptionsgrad bestimmt wurde, angegeben.

Tabelle 1: Am Motorpriifstand untersuchte Aluminium- und Kunststoffschdume

Dicke Flachen
Nr. [mmi Oeck [-] bei feck [HZ] gewicht Beschreibung
[kg/m?]
1 10 - 4,14 Kleinporiger Aluminiumschaum
2 10 - 9,91 Mittelporiger, doppelt plattierter Aluminiumschaum
3 10 - 7.28 Mittelporiger, einfach plattierter Aluminiumschaum
4 20 - 2.44 Mikroporiger, steifer Kunststoffschaum |
5 20 - 2.29 Mikroporiger, steifer Kunststoffschaum I
6 o5 1,05 bei 1000 Hz (a-Kabine) 278 Mikroporiger, weicher Kapselungsschaum  mit
’ versteifender Schicht und Akustik-Alufolie
1,05 bei 1250 Hz (a-Kabine) Mikroporiger, weicher Kapselungsschaum  mit
7 20 2,45 . ;
versteifender Schicht
8 10 0,9 bei 4000 Hz (Impedanzrohr) 500 Mikroporiger, schwerer, weicher Kunststoffschaum
0,9 bei 3150 Hz (Impedanzrohr) Mikroporiger, leichter, weicher Kunststoffschaum mit
9 10 1,60 : . : .
akustisch wirksamer Papierbeschichtung
0,74 bei 1000 Hz (a-Kabine) Mikroporiger, weicher, leichter Dammungsschaum
10 15 1,49 . : .
mit versteifender Schicht
11 15 0,75 bei 1000 Hz (a-Kabine) 205 Mikroporiger, weicher, leichter Dammungsschaum
’ mit versteifender Schicht und Akustik-Alufolie

In Bild 6 sind die Schalldrucksummenpegel der Olwanne mit den verschiedenen
Schaumen aus Tabelle 1 flr einen stationaren Betriebspunkt (2000 U/min, 47 Nm)
angegeben. Die weniger steifen Schaume weisen allesamt einen geringeren
Schalldruckpegel als der blanke Olwannenboden auf. Die grofite Pegelreduktion von
1,2 dB bewirkt Schaum Nr. 8, welcher von den nicht-metallischen Schaumen das
hdchste Flachengewicht besitzt. Bei allen anderen Schaumen fallt die Pegelreduktion
geringer aus. Der paarweise Vergleich der Ergebnisse von Schaum Nr. 10 und 11
und von Schaum Nr. 6 und 7 zeigt, dass das Aufbringen einer Akustik-Alufolie einen
positiven Effekt hat. Die perforierte, gewellte Alufolie bewirkt dabei nicht nur einen
akustischen Kurzschluss, sondern wirkt auf den elastischen Schaumen als
zusatzliche Masse, welche dampfend wirkt und die Schallenergiedissipation
innerhalb des Schaumes verstarkt.
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Summenpegel im Frequenzbereich 100 Hz bis 8 kHz
bei 2000 U/min und 47 Nm

96

L, [dB(A) | 20 pPa]

ohne 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11
Schaum Schaum Nr.

Bild 6: Schalldrucksummenpegel der mit den verschiedenen Schdumen beklebten Olwanne im
Frequenzbereich von 0,1 kHz bis 8 kHz

Die Messungen der Oltemperaturabklingkurven am Priifstand haben gezeigt, dass
die funktionsintegrierte Olwanne einen deutlichen Vorteil hinsichtlich der thermischen
Effizienz bewirkt. Gegenliber der originalen Olwanne dauerte das Abkiihlen auf eine
Temperatur von 40 °C fast 2 Stunden langer. Die zusatzliche Warmespeicherung ist
damit trotzdem wesentlich geringer als die der zuvor untersuchten Vollkapselung.

Die funktionsintegrierte Olwanne benétigt viel zusatzlichen Bauraum und bewirkt eine
signifikante Massenerhdéhung. Aus diesem Grund wurde ein verkleinerter
seriennaher Prototyp entwickelt [4]. Dieser seriennahe Prototyp ist 1,55 kg leichter
als der erste Prototyp (jeweils ohne Ol) und in Bild 7 abgebildet.

Bild 7: Seriennaher Prototyp der funktionsintegrierten Olwanne am Motorpriifstand mit appliziertem
Kunststoffschaum
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Obwohl der seriennahe Prototyp deutlich kleiner ist, dauerte die Abkuhlung auf eine
Temperatur von 40 °C etwa 20 Minuten langer als beim ersten Prototyp.

Aufgrund der kleineren Olmasse im seriennahen Prototyp nimmt die
Schwingungsdampfende Wirkung des Oles ab. Deshalb wurde am seriennahen
Prototyp ohne Schaum eine Schalldruckpegelreduktion gegenuber der originalen
Olwanne von nur 0,6 dB gemessen. Insgesamt konnte durch die Applikation eines
zweilagigen  Kunststoffschaumes infolge der Feder-Masse-Wirkung eine
Pegelreduktion von 3,7 dB gegeniiber der originalen Olwanne erzielt werden. Somit
bewirkt die Applikation eines geeigneten Schaummaterials eine Pegelreduktion von
3,1 dB. Bild 8 =zeigt den Vergleich des seriennahen Prototyps der
funktionsintegrierten Olwanne mit und ohne Schaum.
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50 —seriennaher Prototyp mit Schaum, Masse aufen
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Bild 8: Schalldrucksummenpegel des seriennahen Prototyps der funktionsintegrierten Olwanne mit
und ohne Applikation von Schaummaterial

Trotz der Verkleinerung erfordert der entwickelte seriennahe Prototyp der
funktionsintegrierten Olwanne immer noch viel zusatzliche Masse und Bauraum.
Folglich hangt es von der konkreten Problemstellung der Anwendung ab, ob der
positive thermische Effekt diese Nachteile rechtfertigt.

Die reine Betrachtung des Konzeptes der applizierten Schaume ohne
Beriicksichtigung der funktionsintegrierten Olwanne fiihrt zu einem etwas anderen
Ergebnis. Die Applikation von Schaummaterialien erfordert wesentlich weniger
Bauraum und bewirkt nur eine geringere Massenerhdhung. Allerdings ist die
akustische = Wirksamkeit stark vom  verwendeten  Material abhangig.
Kunststoffschaume sind deutlich vorteilhafter als Aluminiumschdume. Die reine
Applikation des Schaummaterials am seriennahen Prototyp als Feder-Masse-System
bewirkt eine Pegelreduktion von maximal 3,1 dB. Die thermische Wirksamkeit ist mit
einer Temperatursteigerung von 2 °C nach sechs und 1,5°C nach acht Stunden
gegenuber einer Vollkapselung vergleichsweise gering.

Zusammenfassend bedeutet das, dass eine Vollkapselung thermisch und akustisch
deutlich vorteilhafter ist. Die Applikation von Kunststoffschaumen kann interessant
sein, wenn eine Vollkapselung aufgrund von Bauraumlimitationen nicht in Frage
kommt. Bei der Verwendung von Kunststoffschaumen als Feder-Masse-System ist
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das prasentierte Konzept dem einer Teilkapselung ahnlich und unterscheidet sich im
Wesentlichen nur durch die Art der Fixierung.

3. Alternatives Dampfungskonzept auf Basis granularer Medien

Nachfolgend wird ein passives Dampfungskonzept prasentiert, das die dissipativen
Eigenschaften granularer Medien ausnutzt. Als Anwendungsbeispiel dient die
zweiteilige Olwanne des auch fiir die vorherigen Untersuchungen genutzten
Dieselmotors. Das Konzept basiert darauf, den Boden der Olwanne durch einen
Boden mit beflllbarer Kavitat zu ersetzen (siehe Bild 9). Es ist das Ziel, die
Strukturschwingungen als Ursache der akustischen Emissionen zu reduzieren. Als
granulares Medium dient hier zunachst Sand, der sich durch folgende Vorteile
auszeichnet. Sand ist billig, fast Uberall verfigbar, alterungs- und temperatur-
bestandig, umweltunbedenklich und auch problemlos recyclebar.

Bild 9: Am Motorpriifstand montierter Honigwabenboden der Olwanne

Dieses Konzept wurde bereits in [5] vorgestellt. Nachfolgend wird eine
Weiterentwicklung vorgestellt, bei der Honigwaben genutzt werden. Diese haben den
Vorteil, dass sie als Verbund sowohl sehr leicht als auch sehr steif sind. Zudem kann
mit  Hilfe einer Honigwabenstruktur eine kontrollierte  TeilfUllung des
Olwannendeckels erreicht werden. In Bild 10 ist eine solche Teilfiillung dargestellt.
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Der entwickelte Olwannendeckel besteht aus zwei Teilen. Der untere Teil ist die
Honigwabenstruktur (siehe Bild 10), die separat abnehmbar ist, um den
Beflllungszustand am Prifstand andern zu kénnen. Die Honigwabenstruktur wird
mittels Schrauben am oberen Teil des entwickelten Deckels befestigt. Der obere Teil
ist eine plattenformige Struktur, die zum einen den unteren Teil halt und zum
anderen den eigentlichen Abschluss der Olwanne darstellt. Der Fokus bei der
Entwicklung dieses Prototyps lag darauf, die Beflillung der Honigwaben problemlos
andern zu kénnen, ohne das Ol ablassen zu missen.

Bild 10: Optimierte Sandftillung der Honigwabenstruktur

In Bild 10 ist eine spezielle Teilflllung dargestellt, die sich im Rahmen von
Voruntersuchungen als optimal hinsichtlich der erforderlichen Masse und der
erzielbaren akustischen Wirksamkeit herausgestellt hat. In den Voruntersuchungen
wurde die Fullung der Honigwabenstruktur variiert und die Schwingungsantwort des
Olwannenbodens mit Hilfe eines Laservibrometers gemessen. Als Anregungsquelle
diente ein elektrodynamischer Schwingungserreger. Die Voruntersuchungen wurden
an der vom Motor getrennten Olwanne durchgefihrt.

In Bild 11 ist der fur die akustischen Messungen genutzte Motorprifstand mit einem
Einzelmikrofon und einem Mikrofonarray zu sehen. Das Einzelmikrofon wurde mittig
unter dem Olwannenboden positioniert und das Mikrofonarray parallel zum
Olwannenboden ausgerichtet und jeweils einmal verschoben, um die gesamte
Flache des Olwannenbodens abscannen zu kénnen.

Insgesamt wurden am Prifstand drei verschiedene Konfigurationen vermessen: der
Originaldeckel, der Deckelprototyp mit leerer Honigwabenstruktur und der Prototyp
mit gefullten Honigwaben. Die verwendete Fullung ist in Bild 10 gezeigt. Im Bild 12
sind die Ergebnisse der Arraymessung flur die drei unterschiedlichen Konfigurationen
fur den gleichen Betriebspunkt dargestellt. Es ist deutlich zu erkennen, dass bereits
der ungefullte Prototyp eine Verbesserung bewirkt, aber der zusatzliche Effekt durch
die Sandflllung wesentlich grol3er ist.
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Bild 11: Motorpriifstand mit Mikrofonarray und Einzelmikrofon

Die Unterschiede zwischen den drei Konfigurationen in Bild 12 betragen allerdings
lediglich 2 dB. Die Verbesserung durch die Sandfullung fallt damit wesentlich
geringer aus, als es in den Vorstudien der Fall war. Auch die Motorhochlaufe in Bild

13 zeigen, dass der Effekt der Sandfullung zwar messbar aber vergleichsweise klein
ist.

L_p[dB |20 pPa]

Bild 12: Schalldruckverteilung des Olwannenbodens bei 2000 min™ und 80 Nm mit dem Original-
deckel (links), dem Deckelprototyp mit ungefiillter Honigwabenstruktur (Mitte) und der optimierten
Teilfiillung (rechts)
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Zudem wird deutlich, dass die Dampfungswirkung durch die Sandflllung in
Frequenzen Uber 3 kHz zunimmt, wahrend der Effekt im Frequenzbereich von 0,5 bis
3 kHz lediglich marginal ist und die Sandfullung fur Frequenzen unter 0,5 kHz sogar
teilweise eine Verschlechterung bewirkt.
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Bild 13: Schalldruckpegel flir Motorhochlaufe von 1500-4000 min” und 50 Nm Last

Diese Effekte wurden in den Voruntersuchungen nicht beobachtet. Zum Vergleich ist
in Bild 14 die Reduktion des Schallschnellepegels des Olwannenbodens dargestellt,
die mit Hilfe der optimierten Teilfillung im Rahmen der Voruntersuchungen erreicht
wurde. Aufgrund der Wahl des Anregungsmechanismus konnte in den
Voruntersuchungen ausschliel3lich der Frequenzbereich bis 2 kHz untersucht
werden, also der Bereich, in dem in Bild 13 durch die Sandfiillung nur marginale
Verbesserungen oder sogar Verschlechterungen zu erkennen sind. Im Gegensatz
dazu zeigt Bild 14 in keinem Terzband eine Verschlechterung und fir Frequenzen
uber 200 Hz immer eine minimale Reduktion von etwa 5 dB. Dabei werden auch
teilweise Pegeldifferenzen von bis zu 13 dB erreicht. Eine wichtige Eigenfrequenz bei
254 Hz wird fast vollstandig bedampft.
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Bild 14: Differenz der auf dem Olwannenboden gemessenen Schallschnellepegel des
Honigwabendeckels mit und ohne Sandfiillung

Eine mogliche Begrindung der Diskrepanz zwischen den Ergebnissen der
Voruntersuchung und den Messergebnissen am Motorprifstand ist, dass am
Motorprufstand das Gesamtgerausch des Verbrennungsmotors und nicht nur die
Schallabstrahlung der Olwanne gemessen wird. AuBerdem stand kein Akustik-
Motorprufstand zur VerfUgung. Demzufolge haben die Gerausche der
Prufstandstechnik und vor allem die zahlreichen Reflexionen an den Wanden des
verhaltnismalig kleinen Raumes einen wesentlichen Einfluss. Wird in dieser
Umgebung eine Schallquelle eliminiert, muss das nicht zu einer signifikanten
Reduktion des Gesamtgerausches fuhren. Mit Hilfe von akustischen Messungen in
einem Freifeldraum soll in einer weiterflihrenden Studie geklart werden, ob das
vorgestellte Konzept eine signifikante Reduktion der Schallabstrahlung der Olwanne
bewirkt.

In jedem Fall ist der beflllbare Prototyp so ausgeflihrt worden, dass er auch mit der
optimierten Teilfullung etwa 6% leichter als der Originaldeckel ist. Zusatzlich bendtigt
der entwickelte Honigwabendeckel auch nicht mehr Bauraum als der originale
Deckel der Olwanne. Insofern ist das hier vorgestellte Konzept durchaus interessant,
auch wenn dessen am Motorprifstand erreichte Pegelreduktion hier nur etwa 2 dB
betrug. Zugunsten einer groReren Gewichtsreduktion koénnte zusatzliches
Flllmaterial eingespart werden. Die Voruntersuchungen haben gezeigt, dass auch
geringe Fullmengen bereits grol3e Effekte erzielen.

4. Fazit und Ausblick

In diesem Beitrag wurden drei verschiedene Konzepte zur passiven Reduktion der
Schallabstrahlung eines Verbrennungsmotors prasentiert und hinsichtlich ihrer
thermischen und akustischen Wirksamkeit auf einem Motorprifstand verglichen.
Dabei hat sich die thermoakustische Vollkapselung sowohl hinsichtlich der Akustik
als auch der Warmespeicherung als die effektivste Methode erwiesen. Allerdings ist
die Vollkapselung sehr empfindlich gegenlber Leckagen. Nachteilig sind der
zusatzlich bendtigte Bauraum und die erforderliche Zusatzmasse (7 kg bei P2+). Der
optimierte Vollkapselprototyp P2+ flhrt zu einer Pegelreduktion von 17-19 dB und
bewirkt eine deutlich langere Warmespeicherung im Motordl.
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Die Applikation von Aluminiumschaumen hat sich als ineffizient erwiesen. Die
Applikation eines wesentlich leichteren Kunststoffschaummaterials am seriennahen
Prototyp der funktionsintegrierten Olwanne fiihrte hingegen zu einer Pegelreduktion
von ca. 3 dB bei etwas Uber 0,5 kg Zusatzmasse. Die thermische Wirksamkeit dieser
Malinahme ist aber vergleichsweise gering.

Das Einbringen von granularen Medien im Boden der Olwanne bewirkte mit nur 2 dB
die geringste Pegelreduktion. Dennoch ist dieses Konzept interessant, da der
beflllbare Prototyp mit einer optimierten Teilflllung leichter als der Originaldeckel
ausgefuhrt werden kann. Dabei wird kein grél3erer Bauraum als beim originalen
Deckel bendtigt. AuRerdem haben Voruntersuchungen gezeigt, dass die Reduktion
der Olwannenschwingungen sehr groR ist und auch mit geringeren Fillmengen
bereits grole Effekte zu erzielen sind.

Der Vergleich der verschiedenen Konzepte im vorliegenden Beitrag zeigt, dass es in
Abhangigkeit vom konkreten Anwendungsfall (Bauraum, Masse, Preis, Warme-
speichervermogen, Schallemission) mdglich ist, mehrere Ziele gleichzeitig zu
erreichen.
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Numerische und experimentelle Parameterstudien zum aku-
stischen Verhalten monosubstrater Twinlayer fiur automotive
Anwendungen

Peter Schrader, Fabian Duvigneau, Torsten Schwammberger, Michael Feist,
Hermann Rottengruber, Ulrich Gabbert

Kurzfassung

Vor dem Hintergrund steigender Kundenanspriche und gesetzlicher Anforderungen
an das Vorbeifahrgerausch von PKW spielen in der zuklnftigen Motoren- und
Aggregateentwicklung passive und aktive Sekundarmalinahmen zur Verringerung des
Motorgerausches eine wachsende Rolle. Als wesentliche passive Sekundar-
malnahmen werden heute zum einen akustisch gunstige Strukturkonzepte mit gezielt
modifizierten Steifigkeiten des Motors entwickelt und zum anderen werden
Dammmaterialien zur Schallreduktion in den Motorraum eingebracht.

Der vorliegende Beitrag widmet sich der Untersuchung von Dammmaterialien, wie
Schaumen und Mikrofaservliesen, fur die Kapselung von Motoren und Aggregaten. Die
im Beitrag angegebenen Ergebnisse liefern einen Einblick in die Wirkungsweise von
Dammmaterialien und geben Hinweise fur die Gestaltung von Motorenkapseln. Die
durchgefuihrten Untersuchungen zeigen, dass eine auf die Oberflache von
Dammmaterialien aus weichen Kunststoffschaumen aufgebrachte Masseschicht zu
einer Verbesserung der Dammwirkung fuhrt [1, 2]. Zur Verifikation dieser Aussage
werden verschiedene Dammwerkstoffe mit unterschiedlichen Oberflachenschichten
im Detail untersucht und das Potential der Schalldammung unterschiedlicher
Beschichtungen ermittelt. Es werden sowohl Oberflachenimpragnierungen des
Grundwerkstoffes (,Monosubstrate Twinlayer) sowie Oberflachenkaschierungen
untersucht und dabei die Schaumdicke des Materials, die Befestigungsart, die
Impragniertiefe, die Dichte und das Flachengewicht der Oberflachenschicht sowie die
Beschaffenheit des Grundmaterials variiert. Dabei wird nicht nur die akustische
Gesamtwirkung der verschiedenen Einflussfaktoren ermittelt, sondern auch die
Wirksamkeit in verschiedenen Frequenz- und somit Anwendungsbereichen
untersucht.

Abstract

Due to growing customer demands and legal requirements concerning the pass-by-
noise of passenger cars, passive and active secondary measures to decrease the
engine noise play an increasing role in future engine- and aggregate-developments.
The most substantial means of passive secondary measures are acoustically
beneficial structural concepts resulting in a modified stiffness of the engine as well as
the application of insulation materials as foams and microfiber fleece for the
encapsulation of engines and aggregates. Previous investigations have shown that a
mass layer glued to a light plastic foam material causes in general an improvement of
the damping effect. Based on that fact, insulation materials with different surface layers
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are examined in detail and the acoustic potential of the different coatings are
determined systematically. Surface impregnations of the basic materials
(“monosubstrate twinlayers”) are examined as well as surface laminations. The foam
thickness, the method of fixation, the depth of the impregnation, the density and areal
mass of the coating and the basic material are varied. Hereby, not only the overall
acoustical effect of the damping material is regarded but also its effectiveness in
different frequency ranges is studied as well.

1. Numerische Untersuchungen

Die experimentellen Untersuchungen wurden an Plattenmodellen durchgefihrt (siehe
Kapitel 2 zum Versuchsaufbau). Um auf einfache Weise Parameterstudien
durchflhren zu kdnnen, wurde ein auf der Finite-Element-Methode (FEM) basierendes
Simulationsmodell entwickelt und an Hand von experimentellen Ergebnissen
verifiziert. Im Experiment wurden sowohl eine 18 mm dicke Aluminiumplatte als auch
eine 1 mm dicke Stahlplatte als Basis fur das Aufbringen unterschiedlichster
Dammmaterialien benutzt. Daflr wurden entsprechende 3D-Strukturmodelle unter
Nutzung von 10-Knoten-Tetraeder-Elementen entwickelt. Fur die Modellierung des
umgebenden Luftvolumens wurden akustische Tetraeder-Elemente genutzt. Der
wesentlich elastischere Kunststoffschaum wurde mit Hilfe von 20-Knoten-Hexaeder-
Elementen diskretisiert. Das entwickelte Berechnungsmodell ist in Bild 1 dargestellit.
Die Grundplatte wurde mit Tetraeder-Elementen diskretisiert, um auf einfache Weise
die Plattenhalterungen und die Anbindung des Shakers sowie Bohrungen, Hohlrdume
und ahnliche Details in das Modell integrieren zu kdnnen. Spezielle Untersuchungen
zur Gestaltung der Randbedingungen hatten ergeben, dass die beste
Ubereinstimmung zwischen experimentellen und numerischen Ergebnissen dann
erzielt wird, wenn an den rot markierten Stellen (Aufhangepunkte der Platte und
Shaker-Anbindung, siehe Bild 1) alle drei Verschiebungsfreiheitsgrade gesperrt
werden.
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Bild 1: Riickseite des Plattenmodells (links), Platte mit Schaum (Mitte), Platte mit Umgebungsluft
(rechts)

Die erforderliche Feinheit der Diskretisierung hangt von der Schallgeschwindigkeit in

der Platte ab und wird durch die Wellenlange der oberen Grenzfrequenz des
interessierenden Frequenzbereiches bestimmt. Im vorliegenden Fall wurde eine
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durchschnittliche Elementkantenlange von etwa 5 mm genutzt, um auch die
Geometriedetails der verschiedenen Bohrungen, Kavitaten, Hulsen,
Befestigungshaken- und stifte berlcksichtigen zu kdnnen und dabei verzerrte
Elemente zu vermeiden. Eine Ausnahme bildet das umgebende Luftvolumen, das mit
zur Peripherie hin grof3eren Elementen vernetzt wurde. Insgesamt umfassen die FE-
Modelle fur die Akustiksimulationen etwa 175.000 Elemente fir die Platte inklusive
Haken und Shaker-Anbindungsstlck (i), zwischen 65.000 und 125.000 Elemente flr
die Dammmaterialien der Dicke 15 bis 30 mm(ii) und zwischen 405.000 und 415.000
Elemente fur das Luftvolumen(iii). Es konnte auf Grund der hohen Struktursteifigkeit
der Platte angenommen werden, dass es keine Ruckwirkung des Luftvolumens auf die
Festkorperstruktur gibt, so dass auf eine vollstandig gekoppelte Struktur-Fluid-
Interaktion verzichtet wurde. Fur die Berechnung der Schallabstrahlung in die
Umgebungsluft unter Freifeldbedingungen wurden an der Peripherie des Luftvolumens
impedanzbasierte  absorbierende = Randbedingungen  eingefihrt, um die
Sommerfeldsche Abstrahlrandbedingung zu erflllen und Reflexionen vom Fluidrand
in das Luftvolumen zu vermeiden.

Um die Funktionalitat des Modells sicherzustellen, wurden die Simulationsergebnisse
mit Messungen an der Versuchsvorrichtung (siehe Bild 9) verglichen. Dazu wurde die
Platte mit einem hochdynamischen elektromagnetischen Schwingungsgenerator mit
weilem Rauschen angeregt und die Plattenoberflache mit Hilfe eines
Laservibrometers vermessen. In der Simulation wurde eine identische Erregung
verwendet. Die mittels Laservibrometer und Simulation ermittelten Eigenfrequenzen
und Eigenformen stimmen sehr gut Uberein, wie in Bild 2 zu erkennen ist.

570 Hz 570 Hz

1323 Hz 1321 Hz

. 1683 Hz 1682 Hz

Bild 2: Vergleich der Laservibrometermessung der Oberflachenschnelle der schwingenden Platte
(links) und Simulationsergebnis (rechts) bei drei Eigenschwingungsformen.

Die Materialkenngroen der mehrlagigen Schaume wurden mit Hilfe von
Zugversuchen bestimmt. Dabei wurden impragnierte und unimpragnierte Schaume
unterschiedlicher Dicke in mehreren Zyklen be- und entlastet, wobei ein Zyklus aus
jeweils drei Be- und Entlastungen bestand. Die Ausgangsbreite der Proben betrug 40
mm und die Ausgangslange 160 mm. Die maximale Langenanderung des Schaums
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im Zugversuch wurde auf 20 mm beschrankt. In der praktischen Anwendung fallt die
Dehnung deutlich geringer aus und es kann von linear-elastischem Verhalten
ausgegangen werden. Aus der gemessenen Kraftdifferenz AF und der
Langendifferenz Al kann der Elastizitatsmodul ermittelt werden zu

8 -{——unimpragniert, 15 mm Dicke, Probe |
——unimpragniert, 15 mm Dicke, Probe I
7 H----- unimpragniert, 15 mm Dicke, Probe IlI, Zyklus 2
——unimpragniert, 20 mm Dicke, Probe |

Kraft [N]
o =~ N W » 00 O

0 5 10 15 20
Verschiebung [mm)]

Bild 3: Aufbau Zugversuch (links) und Kraft-Verschiebungsdiagramm fiir unimprégnierte Schdume
verschiedener Dicke

Bild 3 links zeigt den Aufbau des Zugversuchs mit der eingespannten Probe, dem
induktiven Weggeber und der Kraftmessdose. Auf der rechten Seite von Bild 3 sind die
Ergebnisse des Zugversuchs fur unimpragnierte Schaume zu sehen. Eine Erhdhung
der Dicke des Materials fuhrt zu einer Versteifung (schwarzer Graph). Die
Durchfihrung mehrerer Belastungszyklen bringt keine nennenswerte Anderung im
Spannungs-Dehnungsverhalten mit sich, wie die Betrachtung des roten und grinen
Graphen zeigt. Anders ist das bei den impragnierten Schaumen. Hier ist bereits nach
einem Belastungswechsel eine Schwachung des Materials erkennbar, die sich in
geringerem Malde auch bei den folgenden Belastungswechseln fortsetzt (siehe Bild 4).
Der Vergleich der Kraftamplituden in Bild 3 und Bild 4 verdeutlicht, dass impragnierte
Schaume erwartungsgemal einen grélieren E-Modul aufweisen als nicht impragnierte
Schaume. Die Versteifung wird durch das Aufbringen der Impragnierschicht auf die
offenporigen Zellen des Schaums verursacht. Die Absenkung der Kraftamplitude bei
mehreren Belastungswechseln deutet auf ein sukzessives Aufreilden des Impragnats
auf den Schaumzellen hin, wodurch seine versteifende Wirkung reduziert wird. Dieser
Prozess der schrittweisen Riss- und schliel3lich Karstbildung in der Impragnierschicht
ist deutlich zu erkennen, tritt aber insbesondere bei groRen Verformungsamplituden
auf. Bild 4 macht zudem deutlich, dass bei gleichem Materialquerschnitt deutliche
Unterschiede in der Ausgangssteifigkeit zweier impragnierter Schaume auftreten,
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welche bei den unimpragnierten Schaumen deutlich geringer ausfallen (Vergleich roter
und violetter Graph in Bild 3). Somit ist von einem wichtigen Einfluss des
Impragniervorgangs auf die Steifigkeit der Impragnierschicht auszugehen.

20

——impré&gniert, 15 mm, Probe I _—

12 1] impragniert, 15 mm, Probe I, Zyklus 2
14 H ——imprégniert, 15 mm, Probe III / ;
12 impragniert, 15 mm, Probe IIl, Zyklus 2
Z10
E 8
X 6
4
2
0 4
-2
-4

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20
Verschiebung [mm]

Bild 4: Kraft- Verschiebungsdiagramm des Zugversuchs fiir vollstdndig impragnierte Schaume
gleicher Dicke

Die Auswertung aller durchgeflihrten Versuche ergibt fur die unimpragnierten
Schaume einen E-Modul zwischen 0,057 und 0,062 N/mm? wahrend bei den
impragnierten Schaumen der E-Modul beim ersten Dehnungsvorgang zwischen 0,165
und 0,22 N/mm? liegt. Nach sechs Lastwechseln ist eine Verringerung auf etwa 0,14
N/mm? bei Schaumen mit geringerem Ausgangs-E-Modul und auf etwa 0,18 N/mm?
bei denen mit hdherem Ausgangs-E-Modul zu verzeichnen. Wie bereits erwahnt, ist
diese Abschwachung des E-Moduls eine Folge grol3er Dehnungsanderungen wie sie
bei industriellen Anwendungen des Schaums als Dammschichten nicht zu erwarten
sind.

Mit den ermittelten Elastizitdts-Modulen wurde das Simulationsmodell der
schwingenden Aluminiumplatte um Modelle mit mehrlagigen Dammmaterialien
erweitert. Die Kontaktflache zwischen dem Tetraedermodell der Platte und dem
Hexaedermodell der Dammschicht wurde so gestaltet, dass die Knoten weitgehend
identisch sind und so auf einfache Weise ein flachiger Kontakt realisiert werden
konnte, der einer Verklebung beider Materialien im Experiment entspricht. Die mit dem
Modell durchgeflihrten Berechnungen liefern die Schalldruckverteilung im
umgebenden Luftvolumen, die im Experiment mit Hilfe eines Mikrofonarrays
gemessen wurde. Das Bild 5 zeigt exemplarisch einen Vergleich von Simulation und
Experiment fir eine Platte mit einem 20 mm dicken Schaum und einer
Impragnierschicht von 6 mm Dicke fur zwei Druckmaxima bei 1458 Hz und 1618 Hz.
In beiden Fallen liegen die Peaks des Schalldruckes in der Simulation und im
Experiment bei den gleichen Frequenzen. Die Unterschiede im Schalldruckpegel, die
insbesondere bei 1618 Hz erkennbar sind, werden vermutlich durch eine vereinfachte
Modellierung der Materialddmpfung verursacht. Im Modell wurde eine mittlere
Rayleigh-Dampfung fur die gesamte Schicht benutzt, obwohl sich die Dampfungen in
der nicht impragnierten Schicht von derjenigen der impragnierten Schicht
unterscheiden durften. Spezielle experimentelle Untersuchungen dazu wurden bisher
nicht durchgefuhrt. Dartber hinaus lassen sich die Parameter des Rayleighmodells
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naherungsweise nur so bestimmen, das die tatsachliche frequenzabhange Dampfung
nur angenahert wird.

[dB] Simulation (1458 Hz) Messung (1458 Hz)
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Bild 5: Vergleich der Schalldruckpegel an zwei Druckmaxima im Plattenversuch in 50 mm Abstand
von der Schaumoberfldche in Simulation (links) und Experiment (rechts)
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Bild 6: Schalldruckpegel von 0-4 kHz bei Anderung der Materialparameter, 20 mm Schaummaterial,
Imprégniertiefe 10 mm

[dB(A)]
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Bei einer Variation der Materialparameter Dichte, E-Modul und Querkontraktionszahl
zeigte sich bei der Simulation, dass vor allem die Dichte einen signifikanten Einfluf3
hat, deren Erhéhung eine Reduktion der abgestrahlten Schalleistung bewirkt, wie Bild
6 verdeutlicht. Der Einfluss des E-Moduls und der Querkontraktionszahl sind dagegen
gering.

Einen ahnlichen Einfluss zeigt die Vergrollerung der Impragniertiefe. Die
Simulationsergebnisse ergeben eine Absenkung der abgestrahlten Schalleistung mit
zunehmender Impragniertiefe (siehe Bild 7).

In den bisher vorgestellten Untersuchungen dominiert die hohe Steifigkeit der 18 mm
dicken Platte, weshalb der in Bild 7 dargestellte Einfluss der Impragniertiefe auch eher
gering ausfallt. Daher wurden die Berechnungen mit einer 2 mm duinnen Platte unter
sonst identischen Bedingungen wiederholt. Die Ergebnisse zeigen hier einen deutlich
grolderen Einfluss der Impragniertiefe (siehe Bild 8). Eine Vergrolierung der
Impragniertiefe fuhrt zu einer Verringerung der abgestrahlten Schalleistung. Allerdings
zeigt der Vergleich von Bild 7 und Bild 8, dass die abgestrahlte Schalleistung der
dinnen Platte generell deutlich gréRer ist als bei der dicken Platte, was eine Folge der
geringeren Steifigkeit der dinnen Platte ist. Eine vorherige starke Dehnung des
Dammmaterials im Zugversuch fuhrt, wie bereits erlautert, zu einer Verringerung des
E-Moduls und damit der Steifigkeit, wodurch die abgestrahlte Schalleistung zunimmt.
Auch hier ist der Einfluss bei der dunnen Platte deutlich groRer als bei der dicken
Platte.

Schallleistungspegel in dB(A)

E 40 8 .\ B
S 30 1ot N —TTTT T
8 | | !
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o ! —20 mm, 5 von 8 Schichten impragniert
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—20 mm, 8 von 8 Schichten impragniert
-10 ‘ ‘ ‘ ‘
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Bild 7: Einfluss der Impréagniertiefe auf die abgestrahlte Schallleistung

In weiteren Simulationen wurde der Einfluss der Materialdampfung auf das
dynamische Verhalten der Platten und die abgestrahlte Schalleistung untersucht. Es
zeigte sich erwartungsgemal, dass eine Erhdohung der Materialdampfung der
Dammmaterialien erwartungsgemald zu einer Reduktion der von den Platten
abgestrahlten Schalleistung fuhrt, die bei der dinnen Platte deutlich starker zum
Tragen kommt als bei der dicken Platte. Da im Simulationsmodell der
Dampfungseinfluss nur angenahert werden kann, werden dieser Einfluss und weitere
Materialeinflisse in den experimentellen Untersuchungen genauer untersucht.
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Schallleistungspegel in dB(A)
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Bild 8: Einfluss der Impréagniertiefe auf die Schalleistung bei 2 mm diinner Platte

2. Experimentelle Untersuchungen

Fir die vergleichende Untersuchung der Dammmaterialien wurde ein Versuchsaufbau
realisiert, der die Messungen von aul3eren Storgerauschen abschirmt, die Reflexion
des von den Versuchstragern abgestrahlten Schalles verhindert, und die
Storgerausche durch den Schwingungsgenerator so minimiert, dass der
Versuchstrager die dominierende Schallquelle im Versuchsraum ist. Die Messung
erfolgte in einem Vollfreifeldraum. Der Versuchsaufbau ist in Bild 9 dargestellt.

Bild 9: Versuchsaufbau zur akustischen Vermessung der Ddmmmaterialien
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In der Raummitte befindet sich die an zwei Kraftmessern aufgehangte Metallplatte mit
aufgebrachtem Dammmaterial. In einem Abstand von 50 mm zur Oberflache des zu
untersuchenden Materials befindet sich das Mikrofonarray mit 8x4 Mikrofonen auf
einer Flache von 350x150 mm. Die Dammmaterialproben haben die gleichen Abmalie.
Mit dem Mikrofonarray erfolgt die Messung des Schalldruckes im Nahfeld und die
Messung der Schalldruckverteilung. Links vom Array ist an der Raumdecke ein
Fernfeldmikrofon in einem Abstand von etwa 0,9 m zur Plattenoberflache angebracht.
Der Prufaufbau ist so realisiert, dass das Fernfeldmikrofon innerhalb des
raumspezifischen Hallradius von 1,0 m aullerhalb des Diffusfeldes positioniert ist.
Rechts von der Metallplatte befindet sich die weille Umschaumung des
elektrodynamischen Schwingungserregers (im Weiteren als Shaker bezeichnet). Die
Schaumhdlle des Shakers ist so gestaltet, dass die Funktionalitat des Shakers nicht
beeintrachtigt wird und gleichzeitig das abgestrahlte Shakergerausch deutlich unter
dem der Platte liegt. Der Shaker bringt Uber eine 10 mm starke Kopplungsstange eine
Kraft auf die Platte auf und wird Uber einen Verstarker (links im Bild) mit weillem
Rauschen angeregt, dessen Amplituden- und Phasengang bei allen Versuchen
identisch war. In die Kopplungsstange ist ein Impedanzmesskopf eingebaut, mit
welchem die Kraftanregung gemessen wird. Vor der Verbindung der Platte mit der
Kopplungsstange wurde ihre Aufhangung so justiert, dass die Gewindebohrung der
frei hangenden Platte koinzident zum Anschlussgewinde ist. Auf diese Weise wurde
eine kraftfreie Anbindung an den Shaker gewahrleistet. Die Kraftmesser an der
Aufhangung garantieren die Reproduzierbarkeit des Aufbaus bei Demontage der
Platte. Fur die Untersuchungen wurden, ahnlich wie in der Simulation, zwei
verschiedene Platten verwendet: eine 18 mm dicke Aluminiumplatte mit den Mal3en
200 x 400 mm und eine Platte aus verzinktem Stahlblech mit einer Dicke von 1 mm,
an deren Ruckseite ein Stahlzylinder mit einer Gewindebohrung fur die Anbindung an
den Shaker angeldtet wurde. Bei den Versuchen mit der dicken Platte haben die
Dammmaterialien einen vernachlassigbar kleinen Einfluss auf die Gesamtsteifigkeit.

Einfluss der Befestigungsart

Auf der dicken Platte wurden die Dammmaterialien sowohl flachig aufgeklebt als auch
mithilfe eines Kunststoffrahmens an den Randern fixiert. Die letztere Maoglichkeit
entfallt bei der dinnen Platte. Hier wurden lediglich flachig aufgeklebte Schaume
untersucht. Die Klebung erfolgte mit Hilfe einer auf die Platte aufgebrachten
Klebestreifenschicht, wodurch die Dammmaterialien nach der Messung leicht wieder
entfernt werden konnten.

Bild 10 stellt die Auswirkung der Befestigungsart auf den Schalldruckpegel und die
Schalldruckpegelreduktion durch impragnierte Schaume dar. Augenfallig ist die
starkere Pegelreduktion im Falle des in einem Rahmen befestigten Schaumes (z.B. in
den Ausschnitten A1 und A2). Bei der Rahmenbefestigung ist der Schaum lediglich an
den Randern mit der Platte gekoppelt, wahrend die Klebung flr eine vollflachige
Verbindung des Schaums mit Platte sorgt. Die Schalldruckverteilung fur ausgesuchte
Eigenfrequenzen, welche Bild 11 darstellt, zeigt im Vergleich zum aufgeklebten
Schaum eine deutlich schlechtere Ubertragung der Schwingung besonders bei der
dominierenden 5. Eigenfrequenz, welche im Ausschnitt A2 von Bild 10 dargestellt ist.
Insgesamt ergibt sich bei der Rahmenbefestigung eine Summenpegelreduktion von 5
dB, wahrend sie beim geklebten Schaum lediglich 2 dB betragt. Eine Befestigung der
Schaume an wenigen ausgewahlten Stellen ist daher einer vollflachigen Klebung
vorzuziehen.
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Bild 10: Schalldruckpegel im Nahfeld fiir einen mit Rahmen befestigten (griin) und aufgeklebten
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Bild 11: Schalldruckverteilung im Nahfeld fiir die blanke Platte (oben), einem aufgeklebten Schaum

(Mitte) und dem mit einem Rahmen befestigten gleichen Schaum (unten) an den dominierenden

Schalldruckmaxima

Einfluss der Schaumdicke

Den Einfluss der Schaumdicke zeigt in Bild 12 die Terzpegeldarstellung von drei
Experimenten mit unterschiedlich dicken Schaumen als Dammschicht. Die A-

bewerteten Schalldruckpegel sind im oberen und die Pegelerhéhungen im unteren
Diagramm dargestellt.
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Bild 12: Terzpegel (oben) und Terzpegelerhéhung (unten) des Schalldrucks im Nahfeld fiir Schdume
der Dicke 15 (griin), 20 (rot) und 50 mm (tlirkis) mit imprégnierter Oberflachenschicht

Eine Erhdhung der Schaumdicke fuhrt zu einer besseren Dammung, vor allem aber
auch zu einer Verbesserung im unteren Frequenzbereich, was der rote und der blaue
Graph gegenuber dem griinen Graphen in Bild 12 zeigen. Diese Erkenntnis deckt sich
mit den Ergebnissen der Simulation. Untersucht wurden oberflachenimpragnierte
Schaume der Dicke 15, 20 und 50 mm, wobei der 50 mm dicke Schaum die besten
Resultate ergab.

Einfluss einer Oberfléchenkaschierung

Es folgt die Untersuchung des Einflusses einer zusatzlichen Beschichtung der
impragnierten Oberflache mit einer dinnen Kunststofffolie (Oberflachenkaschierung).
Bild 13 zeigt die Terzpegelerhdhung im Nahfeld der Platte flr zwei verschiedene
Schaumdicken. Bei Frequenzen oberhalb von 1000 Hz zeigen die Schaume mit einer
Oberflachenkaschierung deutliche Pegelreduktionen von bis zu 15 dB, wie die rechte
Darstellung in Bild 13 zeigt.
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Bild 13: Terzpegel des Schalldruckes im Nahfeld und Pegelerhb6hungen fiir oberflachenimpréagnierte
Schdume der Dicke 15 (blau) und 20 mm (griin) mit (gestrichelt) und ohne Oberflachenkaschierung
(durchgezogen)

Bei niedrigen Frequenzen ist jedoch eine leichte Erhdhung der Schalldruckpegel zu
konstatieren, welche mit Zunahme der Schaumdicke und damit der Masse zu
niedrigeren Frequenzen hin verschoben wird. Eine solche Erhéhung tritt nicht bei allen
Messungen mit kaschierten Materialien auf, Iasst sich also nicht eindeutig auf die
Kaschierung zurtckfuhren.
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Bild 14: Schalldruckverteilung im Nahfeld fiir die blanke Platte (oben), einem unkaschierten Schaum
(Mitte) und seiner kaschierten Variante (unten) an den dominierenden Schalldruckmaxima

Der positive Einfluss der Oberflachenkaschierung kann auf drei Einflisse
zuruckgefuhrt werden: (i) die Versteifung der Schaumoberflache, (ii) eine Erhéhung
der Masse der Oberflache (die sich in einer Masseerhdhung des Schaumes
niederschlagt) und damit zu einer Erhéhung der inneren Dampfung des
unimpragnierten Schaumes fuhrt und (iii) die innere Reflexion des sich im offenporigen
Material ausbreitenden Schalls durch eine quasi-schallharte Oberflache, welche sich
besonders bei hdheren Frequenzen zeigt. Dies verdeutlicht auch das Bild 14, das die
Schalldruckverteilung im Nahfeld flir die dominanten Frequenzen des
Schalldruckpegels fir die blanke Platte, den nicht-kaschierten Schaum und den
kaschierten Schaum zeigt. Dieser zeigt lediglich beim ersten Schalldruckmaximum bei
570 Hz einen groReren Schalldruckpegel. Bei hoheren Frequenzen wird die positive
Wirkung der Kaschierung deutlich sichtbar, wobei der Unterschied zweier Farbstufen
4 dB oder sogar 5 dB (EF 4 und 6) betragt.

Einfluss der Dichte des Ddmmmaterials

In der Simulation wurde der Einfluss einer Anderung der Dichte des gesamten
Materials untersucht, wobei eine Verzehnfachung der Dichte angenommen wurde.
Das fuhrt, wie Bild 6 zeigt, zu einer deutlichen Absenkung des Schalldruckpegels. Bei
der experimentellen Untersuchung wurde zum Nachweis des Dichteeinflusses
impragnierte Mikrofaservliese mit einer Dichte zwischen 469 und 610 kg/m?® und einer
Dicke von 10 mm verwendet. Das fuhrte allerdings nur zu einer Dichteerhdhung auf
lediglich das 1,3-fache der Ursprungsdichte. Die unter Nutzung dieses Materials flr
die dicke Platte erzielte Schalldruckpegel im Nahfeld zeigt Bild 15. Wahrend die
Microfaservliese mit Oberflachenkaschierung insgesamt eine hohe Pegelreduktion
bewirken, fallt der Unterschied bei der Verwendung von Matten verschiedener Dichte
relativ gering aus. Der Unterschied im Summenpegel betragt hier nur etwas mehr als
1 dB. Der Verlauf der Graphen in Bild 15 sowie die dort angegebenen
Ausschnittsvergrof3erungen A1 und A2 zeigen, dass mit zunehmender Dichte des
Materials die Dampfung zunimmt. Diese Erkenntnis deckt sich mit den
Simulationsergebnissen.
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Bild 15: Schalldruckpegel (Nahfeld) im Frequenzbereich fiir Microfaservliese der Dicke 10 mm mit der
Dichte 469 (blau), 558 (griin) und 610 kg/m? (rot) gegenliiber der Platte ohne Verkleidung
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Bild 16: Schalldruckpegel (Nahfeld) im Frequenzbereich bis 3 kHz fiir vollimpréagnierte Schdume der
Dicke 3 mm mit der Dichte 670 (blau) und 1340 kg/m? (rot) gegentiber der diinnen Platte ohne
Verkleidung. Die gestrichelten Graphen: Schaum auf die Riickseite der Platte geklebt
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Noch deutlichere Unterschiede ergeben sich, wenn sich die Dichten um den Faktor 2
unterscheiden. Dazu wurden Versuche an einer 1 mm dinnen Platte durchgeflhrt.
Diese wurde vollstandig mit 3 mm dicken, impragnierten Schaumen beklebt. Es
wurden Schaume mit 2 verschiedenen Dichten von 670 kg/m® und 1340 kg/m?®
untersucht. Durch die Verdopplung der Schaumdichte wurde eine
Summenpegelreduktion von 2,5 dB erzielt, wie die Linien zur Darstellung des
Summenpegels an der Ordinate von Bild 16 verdeutlichen. Die Vorteile des
schwereren Schaumes gegenlber dem leichteren zeigen sich vor allem im
Frequenzbereich unter 2500 Hz. Aufgrund der geringeren Steifigkeit der Platte werden
durch die Dammmaterialien auch niedrigere Eigenfrequenzen unterhalb von 500 Hz
gut gedampft. Fur die Dampfungswirkung ist es unerheblich, ob der Schaum auf der
Vorder- oder der Ruckseite der Platte angebracht wird, wie die fast vollstandige
Ubereinstimmung der gestrichelten und nicht-gestrichelten Graphen in Bild 16 zeigt.

Einfluss der Impréagniertiefe
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Bild 17: Schalldruckpegel (Nahfeld) fiir mit Rahmen befestigte Schdume der Dicke 20 mm mit
Imprégniertiefen von 2 (blau), 6 (grtin) und 10 mm (rot) gegeniiber der dicken Platte ohne
Verkleidung (schwarz).

In den Versuchsergebnissen fur 20 mm dicke Grundschaume mit Impragniertiefen von
2, 6 und 10 mm zeigt der Schaum mit 10 mm Tiefe interessanterweise die
schlechtesten Ergebnisse. Sein Gesamtschalldruckpegel liegt 1,6 dB oberhalb des
Schaumes mit einer Impragniertiefe von 6 mm. Auch der Summenpegel des Schaums
mit einer Impragniertiefe von lediglich 2 mm fuhrt noch zu einem besseren Ergebnis
als der 10 mm tief impragnierte Schaum. Die Ergebnisse sind in Bild 17 fur den Fall
dargestellt, dass der Schaum jeweils mit einem Rahmen auf der Platte befestigt wurde.
Auch bei einer Klebebefestigung liefert der Schaum mittlerer Impragniertiefe das beste
Ergebnis mit einer Pegeldifferenz von 1,7 dB gegenuber den beiden anderen
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Impragniertiefen. Somit scheint bei der Impragnierung der Schaume nicht eine
vollstandige, sondern eine Impragnierung von etwa 1/3 der Schaumdicke optimal flr
die Schallabsorption an schwingenden Oberflachen zu sein.

Einsatz von Mikrofaservlies

Als Grundmaterialien wurden neben offenporigen Polyurethanschaumen auch
Microfaservliese eingesetzt, welche ebenfalls mit einer Oberflachenimpragnierung
versehen wurden und teilweise auch eine Oberflachenkaschierung aufwiesen.
Letztere zeigten ahnlich positive Effekte wie sie schon bei den Kunststoffschaumen
beschrieben wurden. Insgesamt zeigten die Microfaservliese gegenlber
Kunststoffschdaumen ahnlichen Gewichts, gleicher Befestigungsart und gleicher
Oberflachenbeschichtung durchweg hohere Summenpegelreduktionen bei geringerer
Materialdicke (10 mm). Es wurden Summenpegelreduktionen bis zu 15 dB gegenlber
der unverkleideten dicken Platte gemessen. Wie bereits Bild 15 zeigt, ist eine
geringflugige Pegelreduktion bei hdéherer Masse zu erkennen. Bild 18 stellt die
akustische Wirkung eines durchschnittlichen Mikrofaservlieses derjenigen eines PUR-
Schaumes mit gleicher Masse, gleicher Oberflachenbeschichtung und gleicher
Befestigungsart gegenuber. Mit dem Microfaservlies wird gegeniber dem Schaum
eine Pegelreduktion von zusatzlich 3,2 dB erzielt. Bereits bei den ersten dominanten
Frequenzen zeigt das Vlies eine bessere dampfende Wirkung als der PUR-Schaum
mit Oberflachenimpragnierung (Ausschnitte A1 und A2). Bei hdheren Frequenzen ftritt
teilweise eine Erhdhung des Schalldruckes gegenuber dem PUR-Schaum auf (z. B.
Ausschnitt A3), was auf die groRRere Steifigkeit des Vlieses zurtickgefuhrt werden kann.
Die Verbesserung der akustischen Dammung ist auf eine vergréfRerte innere Reibung
der Vliese zurlckzufluhren, welche einen groReren Teil der Schwingungsenergie in
Warme umwandelt.

Die oberflachenimpragnierten Microfaservliese, deren Wirkung hier eroértert wurde,
weisen eine gegenuber den oben untersuchten PUR-Schaumen eine hohe Dichte und
grobe, enggepackte Fasern auf. An der dinnen Platte wurde eine vergleichende
Untersuchung fir Vliese mit feineren, weniger dicht gepackten Fasern, einem
geringeren Flachengewicht und einer groReren Dicke (25 mm) durchgefuhrt. Die
Ergebnisse dieser Untersuchung zeigt das Bild 19 in dem akustisch dominierenden
Frequenzbereich der diinnen Platte von 0 bis 3000 Hz. Die Ergebnisse fur die feineren
Microfasern sind violett und hellblau dargestellt. Das violett dargestellte Microfaservlies
weist gegenuber dem blau dargestellten Vlies zusatzlich noch eine Masseschicht aus
einem 3 mm dicken elastischen Kunststoff mit einer Vlies-Oberflache auf. Das
Ergebnis fir den dichten aber groben Microfaservlies wurde in Bild 19 mit einem
grunen Graphen dargestellt. Der rote Graph zeigt die Wirkung eines PUR-Schaumes
mit einer 3 mm dicken Kunststoffschicht auf der Oberflache. Dieser Schaum lieferte
bei den vorhergehenden Untersuchungen der Kunststoffschaume ahnlich gute
Ergebnisse wie ein oberflachenimpragnierter und -kaschierter Schaum der Dicke
20 mm und weist im Vergleich zu diesem Schaum ein geringeres Gewicht von 308, 1
g (5,87 kg/m?) auf.
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Bild 18: Schalldruckpegel (Nahfeld) bei einer Verkleidung mit einem imprégnierten PUR-Schaum
(blau) und einem Microfaservlies &hnlicher Masse und Oberflachenbeschaffenheit gegentiber der
unverkleideten diinnen Platte

Mit der Summenpegeldarstellung an der Ordinate kann die Pegelreduktion durch die
einzelnen Dammmaterialien verglichen werden. Gut erkennbar ist in Bild 19 die
Summenpegelreduktion von 3 dB flur das dicht gepackten Microfaservlieses SC 4/10
gegenuber dem PUR Schaum mit Schwerfolie. Gegentuber dem dichten
Microfaservlies weist der Schaum mit dem geringeren Oberflachengewicht, den
dinneren Fasern und der wenig dichten Packung noch einmal eine um 6 dB grollere
Summenpegelreduktion auf. Im Vergleich zu unverkleideten Platte wird durch den
Schaum insgesamt eine Summenpegelreduktion von Uber 18 dB erreicht. Bei
genauerer Betrachtung des violetten und des blauen Graphen fallt auf, dass das
Microfaservlies mit einer Masseschicht bei niedrigen Frequenzen eine bessere
Wirkung zeigt als das Vlies ohne eine solche Massenschicht (blau). Ab Frequenzen
uber 1 kHz erscheint hingegen das Microfaservlies ohne eine Massenschicht eine
bessere Wirksamkeit zu erreichen. Fir Anwendungen mit dominierenden
Schalldricken im unteren Frequenzbereich ist somit die Anwendung einer
Masseschicht auf der Oberflache des Microfaservlieses empfehlenswert. Insgesamt
zeigt die Betrachtung, dass durch die Verwendung dlnnerer Fasern und einer weniger
dichte, aber volumindsere Packung die schallddmmende Wirkung der Microfaservliese
deutlich und hérbar zunimmt.
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Bild 19: Schalldruckpegel (Nahfeld) im Frequenzbereich 0-3 kHz fiir verschiedene Microfaservliese
(grtin, violett, blau) gegentiber dem optimalen PUR-Schaum (rot) und der diinnen, unverkleideten
Platte (grau)

Microfaservlies ohne eine Massenschicht eine bessere Wirksamkeit zu erreichen. Fir
Anwendungen mit dominierenden Schalldricken im unteren Frequenzbereich ist somit
die Anwendung einer Masseschicht auf der Oberflache des Microfaservlieses
empfehlenswert. Insgesamt zeigt die Betrachtung, dass durch die Verwendung
dinnerer Fasern und einer weniger dichte, aber volumindsere Packung die
schalld@ammende Wirkung der Microfaservliese deutlich und hérbar zunimmt.

Einfluss einer Vordehnung von imprégnierten Schaumen

In einer abschlieRenden Untersuchung wurde die akustische Wirkung einer
Materialdehnung von 20 mm bei einer Einspannlange von etwa 330 mm an einem
unkaschierten PUR-Schaum mit Oberflachenimpragnierung ermittelt. Ein solcher Fall
tritt in der dammtechnischen Praxis nur selten auf. Mit den Versuchen sollte vielmehr
die Wirkung einer Absenkung des Elastizitdtsmoduls der Masseschicht untersucht
werden. Anhand von Bild 4 im Abschnitt ,,Simulation® wurde bereits eine Schwachung
des impragnierten Schaummaterials durch eine aufgebrachte Vordehnung
nachgewiesen. Beim unimpragnierten Material konnte der Einfluss einer Vordehnung
nicht nachgewiesen werden. Mit der Minderung der Steifigkeit der Impragnierschicht
konnte die akustische Wirkung des Materials insgesamt nachlassen. Deshalb wurde
der erwahnte Schaum zunachst im Anlieferzustand, dann nach einer Dehnung und
Entspannung, sowie nach einer zweiten Dehnung auf die dicke Grundplatte
aufgebracht, vermessen und danach mit Hilfe eines Rahmens befestigt. Die
Ergebnisse dieser Messung sind in Bild 20 sind in Form einer Terzpegeldarstellung
angegeben.
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Bild 20: Terzpegel (oben) und Terzpegelerhéhung (unten) des Schalldrucks im Nahfeld eines
impréagnierten PUR-Schaumes im Ausgangszustand (blau), nach einmaliger Dehnung (griin)
und nach zweimaliger Dehnung (rot) um jeweils 20 mm

Sowohl bei hohen als auch bei niedrigen Frequenzen zeigt die einmalige und
zweimalige Dehnung eine negative Wirkung auf das Dammungsverhalten des
Schaumes. Eine Absenkung des E-Moduls der Impragnierschicht fihrt somit im
Experiment zu einer Verminderung der akustischen Wirksamkeit des Materials, welche
sich in der Simulation erst bei deutlich gréf3eren Veranderungen des E-Moduls zeigt
(siehe Bild 6). Der Summenpegel erhéht sich nach der ersten Dehnung um 1,1 dB
erhdht und erhoht sich nach der zweiten Dehnung nochmals zusatzlich um 0,1 dB.

3. Fazit und Ausblick

Die folgenden Schlussfolgerungen kénnen aus der simulativen und experimentellen
Untersuchung gezogen werden:
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1. Auf einer schwingenden Oberflache bietet die Fixierung eines Dammmaterials an
den Randern gegentber einer flachigen Klebung einen akustischen Vorteil im
gesamten Frequenzbereich, besonders aber bei Frequenzen tber 2000 Hz.

2. Die Erhéhung der Masse/Dichte eines Dammmaterials fuhrt zu einer Reduktion
des abgestrahlten Schalls. Die Wirkung ist sowohl bei steifen als auch bei wenig
steifen Oberflachen im unteren Frequenzbereich am grofdten.

3. Eine Schwachung des E-Moduls der Oberflachenschicht bewirkt eine Absenkung
der dammenden Wirkung des Materials, besonders bei hdheren Frequenzen.

4. Eine Oberflachenkaschierung des Dammmaterials liefert ab Frequenzen
oberhalb von 1000 Hz eine Reduktion des Schalldruckpegels und ist sowohl bei
Microfasern als auch PUR-Schaumen akustisch vorteilhaft.

5. Mit zunehmender Dicke eines Schaumes nimmt seine akustische Wirksamkeit
Zu.

6. Die Impragniertiefe oder das Dickenverhaltnis der Masseschicht zur
Dampfungsschicht liefert bei einem Verhaltnis von 1:2 die besten Ergebnisse.
Sowohl eine zu dinne Dampfungsschicht, als auch eine zu dinne
Massenschicht mindert die Absorptionsfahigkeit des monosubstraten Twinlayers.

7. Microfaservliese mit und ohne Oberflachenimpragnierung haben auch bei
geringerer Materialstarke eine bessere akustische Wirkung als PUR-Schaume
gleicher Masse, auch bei niedrigen Frequenzen. Diese Wirkung wird verstarkt,
wenn die Micofasern fein und wenig dicht gepackt sind. Durch die Verwendung
einer Massenschicht an der Oberflache wird das Absorptionsverhalten der
Micofaser bei niedrigen Frequenzen verbessert.

Durch die Untersuchungen gelang es, vorteilhafte Materialkonfigurationen fur die
Anwendung an schwingenden Motoroberflachen zu ermitteln. Die leichten
Microfaservliese erscheinen beispielsweise unmittelbar fiir die DaAmmung der Olwanne
und von Teilen des ZKG geeignet. Weiterfuhrende Untersuchungen missen daher die
Applikation der entsprechenden Materialien am Motor, ihre Anwendung als Teil- oder
Vollkapselung und die Auswirkung dieser Malnahmen auf die abgestrahlte
Schallleistung ermitteln. Ebenfalls von Interesse ist in diesem Zusammenhang die
psychoakustische Verbesserung des Motorgerausches hinsichtlich solcher Parameter
wie Lautheit, Impulshaltigkeit, Scharfe, Schwankungsstarke sowie Rauigkeit des
Gerausches.
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