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Kurzfassung

Zur Sicherstellung einer gerduscharmen Bremse ist im Serienentwicklungspro-
zess eines PKWs ein bedeutender Aufwand erforderlich. Dieser Prozess kann
durch die Simulation von Bremsenquietschen unterstiitzt werden.

In der vorliegenden Arbeit wird ein Verfahren zur Simulation von Bremsen-
quietschen (Brake Squeal) vorgestellt und bei der Losung eines in der Serienent-
wicklung aufgetretenen hochfrequenten Quietschproblems angewendet. Dieses
Verfahren besteht aus einer Stabilititsanalyse eines Finite-Element-Modells der
Bremse. Durch eine Berechnung der komplexen Eigenwerte werden instabile
Schwingformen des Systems ermittelt. Voraussetzung dafiir ist ein reprasenta-
tives Modell was in der Regel mit Hilfe von Messdaten validiert werden muss.
Neben den mechanischen Hintergriinden wird auf Vorteile und Grenzen des Ver-
fahrens eingegangen.

Bei dem untersuchten Quietschproblem tritt eine spezielle in-plane-Bewegung ei-
ner innenbeliifteten Bremsscheibe auf. Anhand von durchgefiihrten Messungen
und Simulationen kann eine physikalische Erklarung dieses Phanomens gefun-
den und daraus eine Reihe von Abhilfemafinahmen abgeleitet werden.

Abstract

Securing a quiet brake requires a significant effort during an automotive serial
development process. That process may be supported by the simulation of brake
squeal.

This work presents a method to simulate brake squeal and its application to the
solution of a high-frequency squeal problem. It consists of a stability analysis of
a Finite-Element-Model of the brake. By means of the calculation of the complex
eigenvalues unstable modes of the system are obtained. This requires a represen-
tative model wich generally has to be validated with measurements. Besides the
mechanical background advantages and limits of the method are addressed.

The investigated squeal problem consists of a special kind of in-plane movement
of a ventilated brake disk. By carrying out measurements and simulations a phy-
sical explanation of this phenomenon is found and corrective measures are deri-
ved.
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Kapitel 1

Einleitung

Das Thema Bremsgerdusche und insbesondere das Teilgebiet des Bremsenquiet-
schens (engl. Brake Squeal)! hat in der Automobilindustrie eine grofie Bedeutung.
Wenngleich es die Funktion und Sicherheit der Bremse nicht beeintrachtigt, wird
die Immission hochfrequenter Schalldriicke als besonders unangenehm empfun-
den. Diese Gerdusche haben in den letzten Jahren an Bedeutung gewonnen, da
in modernen Personenkraftwagen durch eine Vielzahl von akustischen Mafinah-
men Motor-, Getriebe-, Wind- und Reifengerdusche deutlich reduziert werden
konnten. Bei geringen Fahrzeuggeschwindigkeiten, vor allem kurz vor dem Still-
stand, konnen sie besonders in der Nadhe des Fahrzeuges, aber auch im Innen-
raum wahrgenommen werden.

Bremsgerdusche werden nicht nur als unangenehm, sondern oft auch als Mangel
empfunden, was bei den Automobilherstellern Gewéhrleistungskosten verur-
sacht. Vermieden werden kann dieses nur durch einen bedeutenden Aufwand im
Serienentwicklungsprozess eines Automobils. Die Sicherstellung einer gerdusch-
armen Bremse erfolgt derzeit hauptsdchlich mittels Priifstands- und Fahrversu-
chen in einer Kombination aus Erfahrung und , trial and error”. Um diesen Pro-
zess zu beschleunigen und damit Kosten zu sparen, besteht ein grofSer Bedarf an
Simulationstechniken, mit denen Abhilfemafinahmen erarbeitet, bewertet und
verifiziert sowie Wirkzusammenhéange verstanden werden konnen.

Die Simulation oder auch das Computer Aided Engineering (CAE) von Bremsge-
rauschen setzt voraus, dass die Mechanismen, die dazu fiihren, bekannt sind.
Nach dem heutigen Stand der Forschung gibt es keine eindeutige, geschlossene
Erklarung dafiir. Vielmehr gibt es verschiedene mechanische Modelle, anhand
derer eine Erkldarung fiir bestimmte Phidnomene gelingt. Sehr viele z.T. unbe-
kannte Effekte beeinflussen das Gerduschverhalten einer Bremse. Aufgrund z.B.
extremer Temperaturunterschiede, verschiedener Betriebszustdnde und tribolo-
gischer Vorgidnge unterliegen die Parameter aller bisher vorgestellten Modelle
groflen Schwankungen.

'Als Abgrenzung zu anderen Bremsgerduschen (z.B. Rubbeln, Knarzen, Heulen) werden Ge-
réusche oberhalb von 1kHz als Bremsenquietschen bezeichnet.



2 Kapitel 1: Einleitung

1.1 Geschichte

Der in diesem Abschnitt enthaltene kurze historische Abriss hat nicht den An-
spruch auf Vollstandigkeit. Weitere detailliertere Literaturrecherchen zur Ge-
schichte von Bremsgerduschen findet man z.B. in den Arbeiten von ALLGAIER
[3], FLINT [30], oder KINKAID et al. [45].

Erste Untersuchungen zu mechanischen Ursachen von Bremsgerduschen began-
nen in den 50er Jahren unter der Annahme, dass der bereits bekannte Stick-Slip-
Effekt die Ursache sei [30, 29]. BASFORD & Twiss [8] fanden heraus, dass dieser
bei hohen Geschwindigkeiten nicht mehr auftritt. Sie machen u.a. ein charakte-
ristisches Reibgesetz als Hauptursache fiir das Auftreten von Gerduschen aus.
Anfang der 60er Jahre wurde das Bremsenquietschen von SPURR mit einem
Sprag-Slip-Effekt erkldrt [81]. Dieser wurde u.a. durch JARVIS und MILLS an-
hand von Pin-on-Disc-Modellen untersucht [42]. Sie beschreiben u. a., wie durch
die Kombination von Doppelmoden einer Scheibe stehende und fortschreitende
Wellenmuster erzeugt werden konnen, welches eine wichtige Grundlage fiir die
Abbildung der rotierenden Scheibe in vielen folgenden Modellen ist [30].

Dieses berticksichtigt NORTH Anfang der 70er Jahre und bringt in seinen Model-
len das Bremsenquietschen mit dem Flatterphdanomen (engl. binary flutter) infolge
Reibungskopplung in Verbindung [66]. Zusammen mit dem charakteristischen
Reibgesetz bildet das die Grundlage fiir die heute in der Praxis angewendeten
Simulationsverfahren.

Die Forschung auf dem Gebiet der Bremsgerdusche konzentriert sich in den 70er
und 80er Jahren jedoch auf die Weiterentwicklung der Pin-on-Disc-Modelle [61].
Diese basieren auf der geometrischen Anderung der Kontaktbedingung (geone-
trically induced instability oder kinematic constrained instability [25]). Seit den 80er
Jahren werden aber auch komplexe Eigenwertanalysen mittels Finite-Element-
(FE-) Modellen von Bremsen durchgefiihrt, welche auf der Reibungskopplung
bzw. dem Flatterphdnomen beruhen [53].

Seit den 90er Jahren stehen immer leistungsstarkere Computer und FE-Program-
me zur Verfiigung, die es erlauben, Bremsen detailliert mit vielen Freiheitsgraden
abzubilden. Dieses hat sich bis in die Gegenwart fortgesetzt. Heute sind kom-
merzielle FE-Programme erhdltlich, die Berechnungen an Modellen mit mehre-
ren Millionen Freiheitsgraden ermoglichen. Solche Analysen kdnnen entweder
in Form einer nichtlinearen direkten Zeitschrittintegration oder als nichtlineare
Berechnung der Bremse mit anschlieffender komplexer Eigenwertanalyse durch-
gefiihrt werden [2, 49, 6].

1.2 Stand der Technik

In der Praxis kommen zur Simulation von Bremsenquietschen fast ausschlieflich
Simulationsverfahren zur Anwendung, die auf komplexen Eigenwertanalysen
(engl. Complex Eigenvalue Analysis, CEA) mit FE-Modellen basieren [26]. In der
Bremsenentwicklung von Automobilen gibt es verschiedene Anwendungen der
FE-Methode (FEM). Neben Temperatur- und Festigkeits- konnen auch Gerdusch-
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untersuchungen an einem FE-Modell durchgefiihrt werden. Der Aufwand fiir
die Modellerstellung verteilt sich damit auf mehrere Anwendungen.
Schwierigkeiten in der Simulation bereitet die Anpassung der Modelle an die
realen Verhidltnisse. Viele Parameter, insbesondere Materialkenngréfien, sind
entweder unbekannt und miissen aufwiandig ermittelt bzw. sinnvoll abgeschitzt
werden, oder sie gehorchen komplexeren Gesetzen, die in einer linearen Metho-
de vereinfacht werden miissen. Viele Modellparameter sind z.B. temperatur-,
frequenz- oder druckabhdngig und werden durch nichtlineare Zusammen-
hinge beschrieben. Durch den Belagverschleifs ist die Kontaktdruckverteilung
zwischen Scheibe und Belag nicht konstant. Das in der Praxis vorwiegend
verwendete CEA-Verfahren verlangt eine Vereinfachung oder Linearisierung
dieser Zusammenhinge.

Inkorrekte Annahmen haben nicht nur ungenaue Ergebnisse zur Folge, sondern
konnen auch zu Prognosen von Instabilitdten fithren, die real nicht existieren.
Ebenso kann es sein, dass am Priifstand oder im Fahrversuch beobachtete
Quietschprobleme in der Simulation nicht als instabile Losungen auftreten.
Daher war in den letzten Jahren die Ermittlung von Materialkenngrofien ein
Schwerpunkt der Forschung [31, 76, 95].

Neben der von z.B. BAJER et al. [5] beschriebenen Reibungsddmpfung wird
in jiingeren Publikationen nur in ELVENKEMPER et al. [26] von der Bertick-
sichtigung einer Ddmpfung in Form von Materialddmpfung in der komplexen
Eigenwertanalyse berichtet. Einige in der Praxis angewendete Mafsnahmen zur
Gerduschabhilfe wirken aufgrund dampfender Effekte. Deshalb stellt die Imple-
mentierung einer Dampfung in das Simulationsmodell eine Herausforderung
dar.

1.3 Ziel und Inhalt dieser Arbeit

Grund zur Initiilerung dieser Arbeit waren in der Serienentwicklung gehduft im
Bereich 8-15 kHz auftretende Bremsen(quietsch)gerdusche, die mit konventio-
nellen Mafsnahmen nicht zufriedenstellend gelost werden konnten und fiir die
neuartige Losungsansitze entwickelt werden mussten. Aufier der Untersuchung
dieses Problems sollte eruiert werden, inwieweit CEA-Verfahren geeignet
sind, die Serienentwicklung eines PKWs im Bereich der Bremsgerdusche zu
untersttitzen.

In der vorliegenden Arbeit wird die praktische Anwendung des CEA-Verfahrens
sowie die mechanischen Grundlagen, auf denen es basiert, erldutert. Dazu wer-
den zunédchst im zweiten Kapitel neben weiteren Mechanismen, die ursiachlich
tiir reibungsinduzierte Schwingungen sind, die mechanischen Zusammenhiange,
die dem CEA-Verfahren zugrunde liegen, anhand von Beispielmodellen erklart.
Da das Bremsenquietschen als Stabilitdtsproblem der Bremse aufgefasst werden
kann, enthélt das dritte Kapitel eine allgemeine Erlduterung des Stabilitatsbegrif-
fes. Auflerdem wird dort ein CEA-Stabilitatsanalyseverfahren mit FE-Modellen
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beschrieben. Dieses Verfahren beschrankt sich aufgrund verschiedener Annah-
men auf das Bremsenquietschen (Bremsgerdusche >1 kHz). Die Untersuchung
von niederfrequenten Bremsgerduschen (<1 kHz, z.B. Rubbeln, Knarzen, Heu-
len) ist nicht Ziel dieser Arbeit.

Mobglichst detaillierte Kenntnisse iiber das Materialverhalten der Bremsenbau-
teile sind Voraussetzung fiir die Simulation. Im vierten Kapitel werden daher die
in einer Scheibenbremse typischerweise verwendeten Materialien vorgestellt.
Aufierdem wird erldutert, wie die Kennwerte je nach Materialgesetz ermittelt
werden konnen.

Eine Abbildung der Dampfung in dem vorliegenden Simulationsverfahren setzt
in besonderem Mafle ein vertieftes Verstindnis des verwendeten Dampfungs-
modells voraus. Deshalb widmet sich das fiinfte Kapitel der Dampfung. Es
enthélt eine allgemeine Beschreibung der in der Mechanik bekannten Damp-
fungsmodelle. Besonderes Augenmerk wird auf die in einer Bremse wirkenden
Dampfungsmechanismen gelegt, die in einer linearen komplexen Modalanalyse
verwendet werden konnen.

Das eingangs erwdhnte, an mehreren PKW-Scheibenbremsen beobachtete, hoch-
frequente Quietschproblem wird in Kapitel sieben analysiert. Dieses geschieht
aufbauend auf Erkenntnissen aus vorangegangenen Untersuchungen anhand
von weiteren Messungen und insbesondere CAE-Simulationen. Als Ursache
konnte eine bisher in der Literatur wenig beschriebene instabile in-plane-
Schwingung der Bremsscheibe ausgemacht werden.

In dieser praktischen Anwendung des CEA-Verfahrens kénnen dessen Vorteile
und Einschrankungen erldutert werden. Aus den Ergebnissen werden verschie-
dene Abhilfemafinahmen abgeleitet und deren mechanische Wirkungsweise er-
lautert. Im Zuge dieser Untersuchung verwendete Bezeichnungen werden zu-
sammen mit einer Klassifizierung der Moden als Losung der Bewegungsdiffe-
rentialgleichung fiir eine Bremsscheibe in Kapitel sechs vorgenommen. Ferner
wird dort auf das Abstrahlverhalten dieses Bauteils eingegangen.

Zur Erklarung von in Kapitel sieben beobachteter Diskrepanzen zwischen Si-
mulation und Versuch wird der Einfluss von Zentrifugal- und CORIOLISkréften,
welche in dem verwendeten CEA-Verfahren nicht berticksichtigt werden, in Ka-
pitel acht gesondert untersucht.



Kapitel 2

Reibungserregte Schwingungen

In diesem Kapitel werden die wesentlichen Mechanismen erkldrt, die zu rei-
bungserregten Schwingungen fiithren und deren Relevanz hinsichtlich der in ei-
ner Bremse auftretenden Effekte diskutiert.

Bei allen beschriebenen ,selbsterregten” Systemen handelt es sich um nicht
konservative Systeme, da sie einerseits in der Lage sind, Energie iiber einen
Reibungsmechanismus aufzunehmen und weiterhin, beim Vorhandensein einer
Dampfung, Energie zu dissipieren. Da selbsterregte Schwinger zur Aufnahme
von Energie nicht auf einen externen Energieeintrag in Form einer periodischen
oder transienten Erregung angewiesen sind, werden diese als autonome Syste-
me bezeichnet [78]. Man spricht auch von parametererregten Schwingungen, al-
so Schwingungen mit zeitverdnderlichen Randbedingungen. Im Falle von rei-
bungserregten Schwingungen erfolgt der Leistungseintrag durch die wahrend
der Schwingung variierende Reibkraft.

Viele Schwingungsphdnomene kénnen durch gewohnliche, lineare Differential-
gleichungen (DGL) zweiter Ordnung mit konstanten Koeffizienten in der Form

ap X(t) + a1 x(t) +apx(t) = b (2.1)

beschrieben werden. Bei parametererregten Schwingungen sind die Koeffizien-
ten a, und b nicht konstant, sondern kénnen auch von der Zeit abhdngen, was
zu selbsterregten Schwingungen fiihren kann [46]. Reibungserregte Schwingun-
gen entstehen aufgrund einer nicht konstanten Reibkraft, welche in (2.1) einem
verdnderlichen b entspricht.

Wird die durch die Gleitreibung entstehende Reibkraft tiber einen konstanten
Reibkoeffizienten y g beschrieben, ist die Grofie der Relativgeschwindigkeit zwi-
schen den Reibungspaaren fiir eine statische Betrachtung nicht relevant. Man
spricht dann auch von einem quasi-stationdren oder quasi-statischen Ausgangs-
zustand [82].

Weiterhin kann zwischen linearen und nichtlinearen Schwingungen unterschie-
den werden. Die Nichtlinearitdt kann durch Reib- oder Materialgesetze oder aber
durch geometrische Verhiltnisse bedingt sein. Wahrend fiir die Untersuchung
der linearen Schwingungen modale Verfahren uneingeschrankt zur Anwendung
kommen konnen, erfordern nichtlineare Schwingungen, so weit moglich, eine
Linearisierung oder eine Berechnung im Zeitbereich.
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2.1 Reibschwinger mit einem Freiheitsgrad

Als einfachstes Modell fiir eine reibungsinduzierte, parametererregte Schwin-
gung dient der in Abbildung 2.1 gezeigte Schwinger mit der Masse m, der Fe-
der k und dem viskosen Dampfer ¢, der mit der Normalkraft F auf ein sich mit
konstanter Geschwindigkeit vp bewegendes Band gedriickt wird. Fiir die Rela-
tivgeschwindigkeit zwischen Schwinger und Band gilt:

Upel = U — X (2.2)

F

i
L
r<«— b
%?_ " F—
T Sy ‘T’MPN=FR
FN

Abbildung 2.1: Reibschwinger mit einem Freiheitsgrad

~

2.1.1 Reibgesetze

Die auftretende Reibung wird im Folgenden nach den Gesetzen von AMONTON
und COULOMB angenommen. Diese besagen, dass sowohl bei Gleit- als auch bei
Haftreibung die Reibkraft proportional zu der Normalkraft und unabhdngig von
der Kontaktflache ist [20, 90]. Der Proportionalitdtsfaktor ¢ muss dabeinicht kon-
stant sein, sondern kann von weiteren Grofsen abhéngen. Dabei ist insbesondere
die Abhédngigkeit von der Relativgeschwindigkeit des Reibungspaares von Be-
deutung. In Abbildung 2.2 ist in der Mitte ein typischer Verlauf des Reibwertes
y tber die Relativgeschwindigkeit v,,; dargestellt, wie er z.B. bei einem Kontakt-
paar Bremsbelag/-scheibe gemessen wird [11]. Der Reibwert steigt mit Anndhe-
rung an den Nullpunkt an.

> >
» »

A
— Mg Vsl Urel \R Urel
U \ ou

Abbildung 2.2: (v, )-Beziehungen

Wird dieses Verhalten in einer Weise idealisiert, dass nur zwischen

Vyel < 0, Vyel = 0 und Vye1 > 0 (2.3)
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unterschieden wird, so wie in Abbildung 2.2, links dargestellt, wird das Reibge-
setz durch zwei Parameter, dem Gleitreibungswert yc und dem Haftreibungs-
wert pp, beschrieben.

Eine weitere Moglichkeit besteht darin, den Verlauf zu linearisieren, so wie es in
Abbildung 2.2, rechts gezeigt ist. Dabei wird das Reibgesetz durch die Beziehung

H(vrer) = {WO T VO >0 cu <0 (2.4)
—Ho + Cu * Upel v Upel < 0
und o
Cy = 30, (2.5)
charakterisiert.

2.1.1.1 Stick-Slip

Zur Beschreibung der selbsterregten Schwingung des in Abbildung 2.1 gezeig-
ten Beispiels durch den Stick-Slip-Effekt wird das durch Gleit- und Haftreibung
idealisierte Reibgesetz aus Abbildung 2.2, links verwendet. Bei der Gleit- oder
auch dynamischen Reibung [20] ist die Relativgeschwindigkeit v,,; # 0, wobei
die Masse auf der Unterlage gleitet. Die Reibkraft ergibt sich mit dem Gleitrei-
bungswert ug zu

Fr = pig - Fn - 4. 2.6)

‘Urel ’

Bei der Haft- oder auch statischen Reibung [20] ist die Relativgeschwindigkeit
Ve = 0 und die Masse haftet auf der Unterlage. Die Grenzkraft, die maximal
tiber den Reibkontakt tibertragen werden kann, wird dabei durch den Haftrei-
bungswert yp beschrieben:

FH,max = UH" Fn (2.7)

Bewegt sich das Band mit konstanter Geschwindigkeit v,,; =const. gleitet der
Reibschwinger zunéchst tiber das Band und wird durch die Reibkraft Fr be-
schleunigt. Sobald er die Geschwindigkeit des Bandes vp erreicht hat, bleibt er
haften und bewegt sich mit konstanter Bandgeschwindigkeit vp. Wird die Sum-
me aus Riickstellkraft der Feder und der Dampferkraft grofier als die Haftrei-
bungskraft Fpj ;,.x, geht der Schwinger wieder in eine gleitende Bewegung {iber,
bis er erneut durch die Beschleunigung mit Fr die Bandgeschwindigkeit erreicht.

Dabei gilt fiir den Gleitzustand

+uc-Fn V x<uwup,

] (2.8)
—UG- Fy V x>up

m-a‘c‘+c-3‘c+k-x:{

und fiir den Haftzustand:

¥=0 und x=vp fiur |k-x+c-vg|<puyg-Fy (2.9)
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Gleiten Haften Gleiten
k —> X k —»¥=0 k <«X
% Sl om | X % ‘_'j_" 1 m | >A=u, % S om |eX
¢ —>x c —>X ¢ “«X
Fe = pgky Fp =kl +clb, <puyky Fr =ucky

Abbildung 2.3: Haft- und Gleitzustdande einer Stick-Slip-Schwingung

— Verschiebung

— Geschwindigkeit

—— Beschleunigung X
Reibkraft

x,x,X,F

Mby

ARG,
REVZRVZRVURV /e \

Abbildung 2.4: Typische Stick-Slip-Schwingung

R

Eine typische Stick-Slip-Schwingung ist in Abbildung 2.4 dargestellt. Der in Glei-
chung (2.8) beschriebene Fall, in dem die Geschwindigkeit des Schwingers gro-
3er der des Bandes ist, kann dann auftreten, wenn z.B. aufgrund einer grofsen
Anfangsauslenkung xg soviel Energie im System ist, dass bei v,,; = 0 die Haft-
bedingung (2.9) nicht erfiillt ist. Der Reibschwinger wird dann durch die ent-
gegengesetzt wirkende Reibkraft gebremst, bis soviel Energie dissipiert ist, dass
die Bandgeschwindigkeit erreicht ist und die Haftbedingung eingehalten wer-
den kann (vgl. Abbildung 2.5).

v X

K\B
w&/

Abbildung 2.5: Grenzzykel einer Stick-Slip-Schwingung mit grofler Anfangsaus-
lenkung x

Unter Vernachlédssigung der Dampfung lasst sich aus (2.9) mit

X=wWwg-x und WE = % (2.10)

eine Grenzgeschwindigkeit vg ,,,, ableiten, bei welcher der Schwinger die Ge-
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schwindigkeit der Unterlage nicht mehr erreicht:

F
UB,max = WE ]/le N (2.11)

Bewegt sich die Unterlage also schneller als vp j,x, kann der Stick-Slip-Effekt
nicht mehr auftreten.

Eine Dampfung des Stick-Slip-Schwingers bewirkt eine Reduzierung der Ampli-
tude bzw. des Grenzzykels. Die Grenzgeschwindigkeit bei einem geddmpften
System ist zusatzlich noch abhdngig vom Verhéltnis L‘—Ii [75].

In der Arbeit von RINSDORF [75] findet man eine Parameterstudie, die zeigt,
dass eine geringe Systemddmpfung c, eine niedrige Eigenkreisfrequenz wg,
eine grofie Differenz L‘—Ii und eine grofie Reibnormalkraft Fy das Auftreten des
Stick-Slip-Effektes begtinstigt.

Durch die sich abwechselnden Gleit- und Haftzustinde stellt ein Stick-
Slip-Schwinger eine nichtlineare Schwingung dar, die eine Berechnung im

Zeitbereich erfordert.

In der Fachwelt herrscht Einigkeit dartiber, dass der Stick-Slip-Effekt nicht die
Ursache von Bremsenquietschen ist (z.B. [3, 30, 37]). Es findet kein Haften des
Belages auf der Bremsscheibe wihrend der Schwingung statt. Dies kann einfach
mit der Beziehung (2.11) gezeigt werden. Eine Schwingung, die ein quietschen-
des Gerdusch erzeugt, hat eine Frequenz f > 1000 Hz. Mit einer Bremssattelmasse
von m=5 kg, einem Gleitreibungswert yc =0, 5 und einer Bremskraft von 1000 N
ergibt sich die Grenzgeschwindigkeit

) m
OB max = 1,5+ 10 [ : ] , (2.12)
welches einer Fahrzeuggeschwindigkeit von weniger als 1 km/h entspricht.
Bremsenquietschen tritt jedoch auch bei deutlich h6heren Fahrzeuggeschwindig-
keiten auf.

An dieser Stelle sei zu bemerken, dass das niederfrequente (<1 kHz) Bremsen-
knarzen durch den Stick-Slip-Effekt hervorgerufen wird [11].

2.1.1.2 Negative on -Beziehung

aUrel

Ein weiterer Effekt, der zu reibungserregten Schwingungen fiihrt, lasst sich un-
ter Verwendung des idealisierten Reibgesetzes aus Abbildung 2.2, rechts bzw.
Gleichung (2.4) herleiten. In einem Bremsvorgang ist eine solche Linearisierung
des tatsdchlich auftretenden Verlaufes moglich, da fiir das Verhéltnis Schwing-
geschwindigkeit zu Scheibengeschwindigkeit

T« 2.13)
el

gilt.
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Die Bewegungsdifferentialgleichung fiir den Reibschwinger aus Abbildung 2.1
kann unter Annahme des Reibgesetzes (2.4) mit (2.2) und (2.5) als

(VO"’CH 'UB)FN V x< UB

2.14
_V0+CV'UB)FN V x> up ( )

m-%+(c+cy-Fy)x+k-x= {(

geschrieben werden. An Gleichung (2.14) ist zu erkennen, dass durch ein
negatives ¢, der geschwindigkeitsproportionale Teil der DGL negativ werden
kann. Selbst bei einer sehr kleinen negativen Steigung kann dieses durch eine
grofie Normalkraft verstarkt werden. Dieser Zustand kann auch als ,negative
Dampfung” aufgefasst werden. Tritt dieser ein, stellt der erste Fall der Glei-
chung (2.14) eine aufklingende Schwingung dar. Sobald der Schwinger soweit
aufgeschwungen ist, dass er die Geschwindigkeit vg der Unterlage erreicht,
wirkt die Reibkraft entgegen der Schwingungsrichtung und das System kann
keine weitere Energie mehr aufnehmen. Somit stellt sich auch hier &hnlich
wie in Abschnitt 2.1.1.1 ein Grenzzykel ein. In Abbildung 2.6 ist eine solche
Schwingung dargestellt.

Verschiebung
Geschwindigkeit
Beschleunigung
x,a&,a‘c‘,FR Reibkraft

v
~ A\ A/\A/\MM

il
; Wﬁi} / N

Abbildung 2.6: Schwingung aufgrund fallender Reibkennlinie

=

Bei dieser Art von parametererregter Schwingung ist ebenfalls die Reibkraft der
nicht konstante Parameter. Das Auftreten dieses Effektes sowie die auftretende
Frequenz sind unabhédngig von der Geschwindigkeit vp der Unterlage solange
der Schwinger diese nicht erreicht.

Durch die Systemddmpfung ¢ wird der Effekt des negativen Dampfungsanteiles
verringert. Es sei darauf hingewiesen, dass bei einer ausreichend grofien Nor-
malkraft immer eine ,negative Dampfung” erreicht werden kann.

Auch diese Schwingung ist nach Erreichen des Grenzzykels eine nichtlineare
Schwingung, die nur durch eine Analyse im Zeitbereich berechnet werden
kann. Bevor der Schwinger die Grenzgeschwindigkeit zum ersten Mal erreicht,
handelt es sich um eine lineare, exponentiell aufklingende Schwingung, deren
Verlauf durch eine lineare, komplexe Eigenwertanalyse ermittelt werden kann.
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In Bezug auf die Relevanz fiir das Bremsenquietschen ist in Kapitel 7 gezeigt,
dass dieser Effekt fiir das Auftreten einer bestimmten Klasse von instabilen
Schwingformen der Bremsscheibe verantwortlich ist.

Es existieren kommerzielle FEM-Programme, die in einer Stabilitidtsanalyse eine

lineare %—Beziehung berticksichtigen konnen [6, 49, 5].

2.2 Reibschwinger mit zwei Freiheitsgraden

Im vorangegangenen Abschnitt wurden anhand eines Einmassenschwingers das
Auftreten von parametererregten Schwingungen erkldrt. Weiterhin existieren
Mechanismen, die zu Instabilitdten fithren, welche auf einer Kopplung von meh-
reren Freiheitsgraden beruhen. Diese konnen nur durch Mehrmassenschwinger
abgebildet werden. Im Folgenden werden mit Zweifreiheitsgradsystemen zwei
weitere Mechanismen von reibungserregten Schwingungen erldutert.

2.2.1 Reibungskopplung

Zur Beschreibung des Effektes der Reibungskopplung dient das in Abbildung
2.7 gezeigte Minimalmodell in Form eines Schwingers mit zwei Freiheitsgraden.
Wie der Reibschwinger aus Abschnitt 2.1 besteht auch dieser aus einer Masse m,
die auf einer bewegten Unterlage mit der Geschwindigkeit vy reibt. Die Feder k
und der viskose Dampfer c sind um den Winkel 6 zur Horizontalen geneigt. Am
Reibkontakt ist eine zusatzliche Feder k; eingefiigt.

Abbildung 2.7: Reibschwinger mit zwei Freiheitsgraden

2.2.1.1 Aufstellen der Bewegungsgleichungen

Die Bewegungsgleichungen werden um die quasi-statische Ruhelage aufgestellt.
Aufierdem wird vorausgesetzt, dass die Andruckkraft Fy auf die Unterlage im-
mer grofs genug ist, dass der Schwinger nicht davon abheben kann und dass die
Bandgeschwindigkeit vp immer grofier als die des Schwingers X ist; also ein li-
neares Verhalten vorliegt. Der Verlauf u(vp) wird als konstant angenommen.
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Damit lauten die Bewegungsgleichungen

m 0| (% ci1 —C2| (% k11 —klz] (xl) <—FR)
i . = , (215
{0 m] (xz) + {_C21 2 } (xz) * [—kzl ko | \x2 0 @15
mit
ci1 =c-cos2(0), ki =k-cos?(0),
Cn =cC- sinz(G), koo = k- sin2(9) + ky, (2.16)
c1p = ¢p1 = c-sin(f) cos(6),  kip = ko = k- sin(0) cos(0).
Die Reibkraft auf der rechten Seite von Gleichung (2.15) kann iiber den Reibkoef-
fizienten p in Abhdngigkeit von der Verschiebung der x,-Richtung ausgedriickt

werden:
FR = “MFN =u- kv * X2 (2.17)

Umgeformt erhélt man eine homogene Bewegungsgleichung mit unsymmetri-
scher Steifigkeitsmatrix:

{m 0} (X1) * [ o _Cu} (X1) * { I +ykv} (X1) B (O)
0 m| \i —Cp1 C2 | \ X2 —ko1 koo X2 0
—— ——— .,

X X ~ ~\~ X
M C K

(2.18)
Durch die schrdge Anordnung von Feder und Dampfer sowie den Zusammen-
hang zwischen Normalkraft Fy und Fy iiber die Konstante u sind die beiden
Richtungen x; und x; durch unsymmetrische Eintrdge in der Steifigkeitsmatrix
gekoppelt. Systeme dieser Art werden auch als aktiv bezeichnet [64].

2.21.2 Losung der Bewegungsgleichung

Dieses Differentialgleichungssystem zweiter Ordnung mit n = 2 Freiheitsgraden
lasst sich mit Hilfe des Zustandsvektors

7= (i) (2.19)

in das Zustandsdifferentialgleichungssystem erster Ordnung
z=Az (2.20)
mit der Zustandsmatrix

0 I

A=l MK -MIc|

(2.21)
tiberfiihren [59], wobei I die Einheitsmatrix darstellt. Durch den Exponentialan-

satz R
z(t) = 2 &M (2.22)



2.2 Reibschwinger mit zwei Freiheitsgraden 13

mit dem komplexen Eigenwert?
A=octwi (2.23)
erhdlt man das spezielle Eigenwertproblem
(A —AI)zg = 0. (2.24)

Die nichttriviale Losung dieses komplexen Eigenwertproblems der Ordnung 2n
wird durch die Nullstellen des charakteristischen Polynoms

p(A) = det(A — AI) = deiM det(MA? + CA + K) (2.25)
beschrieben. Die Nullstellen von Gleichung (2.25) stellen die 2n Eigenwerte des
Zustandssystems aus Gleichung (2.20) dar. Aufgrund des Exponentialansatzes
in Gleichung (2.22) stellt ein rein imagindrer Eigenwert A eine freie, ungedampt-
te, harmonische Schwingung dar. Ein rein reeller, positiver Eigenwert entspricht
einer exponentiell ansteigenden, ein negativer einer exponentiell abfallenden Be-
wegung. Eigenwerte mit Real- und Imaginérteil beschreiben je nach Vorzeichen
auf- oder abklingende harmonische Schwingungen. Der Sonderfall eines doppel-
ten, rein imagindren Eigenwertes beschreibt eine harmonische, linear ansteigen-
de Schwingung [13].

Aufgrund dieses Zusammenhanges kann die Stabilitdt eines durch ein Eigen-
wertproblem beschreibbares, lineares System anhand der Eigenwerte beurteilt
werden. Systeme, die Eigenwerte mit positiven Realteilen haben, sind daher in-
stabil (vgl. Kapitel 3).

Das viskos geddampfte System in Gleichung (2.18) besitzt fiir y = 0 symmetrische
Matrizen K und C und hat entweder rein reelle oder paarweise konjugiert kom-
plex auftretende Eigenwerte, deren Realteile immer negativ sind [64]. Bei u # 0
werden die Matrizen K und C unsymmetrisch. Darum sind sowohl positive als
auch negative Realteile der Eigenwerte moglich.

2.2.1.3 Modenkopplung

Unter der Kopplung von Moden versteht man die ,, Vereinigung der Eigenfre-
quenzen” bei Variation eines Systemparameters wie z.B. dem Reibwert y. Das
Verhalten der Eigenwerte wird im Folgenden anhand des Modells aus Abbildung
2.7 mit k/k, = 0,6 und 0 = 30° veranschaulicht. Zunachst wird vorausgesetzt,
dass das System keine Dampfung hat (¢ = 0).

Fiir Reibwerte kleiner ji¢ren; sind die Realteile beider Eigenwerte des Systems in
Gleichung (2.18) gleich 0. Die Bewegung wird durch den Imaginirteil, also die
Frequenz einer harmonischen Eigenschwingung, charakterisiert. Beide Frequen-
zen sind voneinander verschieden.

Steigert man nun den Wert von y, verdndern sich diese Frequenzen und ndhern

2 Abweichend zu der in dieser Arbeit verwendeten Notation wird die komplexe Groe A im Fol-
genden zur Vereinfachung lediglich mit A bezeichnet.
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Abbildung 2.8: Modenkopplung (System ohne Dampfung)

sich einander an (vgl. Abbildung 2.8). Ab einem bestimmten Grenzwert jigrenz
vereinigen sich beide Frequenzen; beide Eigenwerte haben den gleichen Imagi-
nérteil. Die Realteile der Eigenwerte sind ab diesem Punkt von Null verschieden
und unterscheiden sich nur durch ihr Vorzeichen. Auch beide Eigenmoden &
und @, die jeweils als konjugiert komplexe Paare auftreten, sind bis auf ihr Vor-
zeichen identisch. Die beiden Losungen in der Form

x1(t) = &M+ 1Mt bzw.  xp(t) = Bt + dpe’2! (2.26)

beschreiben zwei gleiche, aber entgegengerichtete Bewegungen (vgl. Abbildung
2.9). Die eine Losung ist eine stabile, abklingende und die andere eine instabile,
aufklingende Bewegung.

[

X2

Abbildung 2.9: Bewegungen der stabilen und instabilen Losungen bei der Mo-
denkopplung

Die Modenkopplung in diesem Beispiel ist aufier vom Reibwert 1 auch noch vom
Winkel 6, also von der geometrischen Kopplung der beiden Richtungen x; und
x7 abhdngig. Nur in bestimmten Konstellationen dieser Werte kommt es zu einer
Modenkopplung (vgl. Abbildung 2.10).

2.2.1.4 Einfluss von Dimpfung

Proportionale Dampfung

Betrachtet man das System aus Abbildung 2.7 mit einer zusitzlichen viskosen,
(steifigkeits-) proportionalen Dampfung (C = BK, ¢ = 0), verdndert sich die
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Abbildung 2.10: Modenkopplung abhéngig von p und 6
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Abbildung 2.11: Einfluss proportionaler Ddimpfung auf die Modenkopplung

Kopplungscharakteristik. Wie in Abbildung 2.11 gezeigt, ndhern sich die bei-
den Eigenfrequenzen ebenfalls mit steigendem u einander an. Der Reibbeiwert
Hgrenz, bei dem sich die Eigenfrequenzen treffen, verdndert sich gegeniiber dem
ungeddmpften Fall nicht. Sie vereinigen sich jedoch nicht, sondern haben immer
unterschiedliche Werte. Betrachtet man die Anwachsrate ¢ bzw. den Realteil des
Eigenwertes, so steigt er, wie auch im ungeddmpften Fall, oberhalb von pigren,
stark an. Allerdings ist je nach Dampfung ein grofieres py,; erforderlich, bevor
eine Mode instabil wird. Bei ausreichend grofier Dampfung tritt unabhidngig vom
Reibwert keine Instabilitdt auf.

Die beiden komplexen Eigenmoden sind ebenfalls voneinander verschieden. Das
System hat also immer zwei voneinander verschiedene Losungen, wobei es ober-
halb von pigren; zu positiven Anwachsraten und damit zu instabilem Verhalten
kommen kann.

Diskrete Dimpfung

Wird eine nichtproportionale Dampfung gewdhlt, indem lediglich der viskose
Dampfer ¢ aus Abbildung 2.7 berticksichtigt wird, dndert sich das System-
verhalten. Es gibt keinen Wert von yu, bei dem beide Frequenzen gleich sind.
Hingegen existiert ein gemeinsames py,;;, bei dem fiir alle Werte von ¢ = cvkm
der Ubergang von stabilem zu instabilem Verhalten stattfindet. Dieses p,;; ist
kleiner als das pigren, aus dem ungeddampften Fall. Das bedeutet zum Einen, dass



16 Kapitel 2: Reibungserregte Schwingungen

(*)2 \t =

~ I — 0% -

3 w2 Ny
A N—

¢=0,05 0 _

—¢=0,10

0, —£=0,50

0 U I 0 U Prrit ygrenz

Abbildung 2.12: Einfluss des Dampfers c auf die Modenkopplung

eine Dampfung ausschliefllich mit dem Dampfer ¢ keinen positiven Beitrag zum
Stabilitdtsverhalten des Systems liefert. Es tritt sogar das Gegenteil auf, da sich
der instabile Bereich vergrofert. Zum Anderen ist der Ubergang vom stabilen
zum instabilen Bereich unabhangig von der Grofe c.

Dieses Phdnomen ist dadurch zu erklédren, dass durch den Dampfer c die Kopp-
lung der Freiheitsgrade verstdarkt wird. Wird anstelle des Dampfers ¢ und der
Feder k nur eine (reelle) Feder mit der Steifigkeit

k=lk+éiuwl (2.27)

verwendet, ergibt sich das Ergebnis aus Abbildung 2.13. Mit zunehmender
Dampfung verdndert sich die Kopplung der Freiheitsgrade und damit der insta-
bile Bereich. Anders ausgedriickt entspricht dieses einer Variation des Verhalt-
nisses k/ky.

(1)1
~ - /
< <y
L ——¢=0,05 O
w ——¢=0,10
2 ——2=0,50
0] 1 0 1
12 12

Abbildung 2.13: Einfluss des Dampfers ¢ mit der modifizierten Feder k auf die
Modenkopplung

Nun bleibt zu kldren, warum in Abbildung 2.12, rechts jeweils eine der beiden
Losungen fiir einen Wert py,;; identisch und damit unabhédngig von der Damp-
ferkonstante c ist. Eine Erklarung findet sich durch eine genauere Betrachtung
der in diesem Fall auftretenden Mode

@, = (_1@) . (2.28)

Diese ist wie auch der zugehdorige Eigenwert rein reell und beschreibt nicht wie
in Abbildung 2.9 eine , kreisende”, sondern eine linienformige Bewegung. Diese
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Bewegung ist so gerichtet, dass der Dampfer c und die Feder k in Abbildung 2.7
nicht daran beteiligt sind bzw. die Bewegungskomponenten in dem Verhaltnis

D,
il tan(9) (2.29)
q)l’lkritfz

stehen (vgl. Abbildung 2.14).

Abbildung 2.14: Auftretende reelle Eigenform bei p = iy

Die Grofie des stabilen bzw. instabilen Bereiches ist somit abhdngig vom Anstell-
winkel 0 von Feder und Dampfer aus Abbildung 2.14. Abbildung 2.15 zeigt die
Abhidngigkeit des Reibwertes jiy,;; vom Winkel 6.

\
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Abbildung 2.15: Einfluss des Winkels 6 auf die Modenkopplung

Das Beispiel zur Modenkopplung mit Dampfung verdeutlicht, dass bei einem
Reibschwinger das Einbringen eines diskreten Dampfers durch eine Verstarkung
der Kopplung der Freiheitsgrade das Stabilitdtsverhalten nicht unbedingt ver-
bessert. Unter bestimmten Voraussetzungen kann dies sogar zu instabilem Ver-
halten fithren. Dieses wird in HOFFMANN & GAUL [38] an einem dhnlichen Mo-
dell gezeigt. Auch MOTTERSHEAD & CHAN [62] machen analoge Beobachtun-
gen.

2.21.5 Energiebetrachtung

Auch der zuvor beschriebene Effekt kann als parametererregte Schwingung
aufgefasst werden, mit der Reibkraft als ursdchlichem Parameter. Die im vor-
angegangen Abschnitt gegebene Erklarung fiir das Auftreten der Instabilitat ist
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rein mathematischer Natur. Eine andere, etwas anschaulichere Erkldrung gelingt
tiber eine Arbeitsbetrachtung einer Bewegung in einem nichtkonservativen
Kraftfeld [39]. Das Modell in Abbildung 2.16 zeigt einen Bremsbelag in Form
eines elastischen Materials, das mit einer Kraft F auf eine bewegte Unterlage
gedriickt wird, welche die rotierende Bremsscheibe darstellt. Soll nun eine Be-
wegung von Punkt A nach Punkt B ausgefiihrt werden, besteht ein Unterschied
zwischen den beiden dargestellten Pfaden. Wird das Material zunéchst auf die
bewegte Unterlage gedriickt und dann nach links verschoben, ist aufgrund der
Reibkraft eine groflere Arbeit aufzuwenden, als wenn das Material erst nach
links bewegt und dann auf die Unterlage gedriickt wird. Diese Betrachtung kann
auch auf das Modell in Abbildung 2.7 angewendet werden. Hat das System eine
kreisformige Bewegung in dieser Form als Eigenlosung, kann eine Schwingung
in jedem Zykel Energie aufnehmen. Einer entgegengesetzten Kreisbewegung
wird Energie entzogen.

y
A
Q elastischer Belag

B F

i rotierende Bremsscheibe (starr) i

Abbildung 2.16: Nichtkonservative Reibkraft [39]

An dieser Stelle sei auf die Arbeit von ALLGAIER [3] verwiesen, in der anhand
eines zu Abbildung 2.7 dhnlichen Modells sehr anschaulich das auf die bewegte
Masse wirkende Kraftfeld fiir verschiedene Zustinde dargestellt ist. Mittels
Zeitbereichsberechnungen wird u.a. auch der Grenzfall (ygrenz), bei dem sich
beide Eigenwerte koppeln, aber noch keinen Realteil aufweisen, untersucht.

Fiir das Bremsenquietschen ist der Effekt der Reibungskopplung die wesentli-
che Ursache [39, 30]. Er ist Grundlage fiir das im Rahmen dieser Arbeit ver-
wendete Simulationsverfahren und kann in verschiedenen kommerziellen FE-
Programmen (z.B. NASTRAN, ABAQUS, ANSYS) abgebildet werden.

2.2.2 Follower-Forces

Mit Follower-Forces werden Krifte auf einer Struktur bezeichnet, deren Richtun-
gen sich dndern, indem sie der verformten Struktur ,folgen” [52]. Im Falle ei-
nes Reibkontaktes stellt die Reib- bzw. die Normalkraft eine solche Follower-Force
dar. In Abbildung 2.17 sind links Normal- und Reibkraft fiir einen Reibkontakt
im unverformten Zustand dargestellt. Rechts ist der Fall einer biegedeformier-
ten Bremsscheibe dargestellt. Die tangential auf der Scheibenoberfldche ausge-
richtete Reibkraft Fg wird durch die normal auf der Scheibenoberflache wirken-
de Komponente der Kraft Fy erzeugt. Durch eine Aufteilung der Reibkraft in
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horizontale (Scheibendrehrichtung) und vertikale Anteile entsteht eine vertika-
le Komponente, die eine translatorische Bewegung hervorruft. Rotatorische (Bie-
ge-) Freiheitsgrade und translatorische Freiheitsgrade normal zur Scheibenebene
sind somit gekoppelt.

=0

Abbildung 2.17: Follower-Forces an einem Reibkontakt

Zur Veranschaulichung ist in Abbildung 2.18 ein Modell mit zwei Freiheitsgra-
den ¢ und x dargestellt. Ein drehbar gelagerter Stab (Linge /, Masse m, Rota-
tionstragheit beziiglich des Schwerpunktes Ié)) bewegt sich mit konstanter Ge-
schwindigkeit vp in horizontaler Richtung. Uber Reibkontakte wirken die verti-
kalen Federn kq, die durch eine Vorspannung eine Kontaktkraft Fy erzeugen.

g mI

¥
=

=~
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Abbildung 2.18: Follower-Force-Modell mit zwei Freiheitsgraden

Die Bewegungsgleichungen lauten

el (£) o 5] () (Fie) g
my my| \ @ kor kol \¢@ Frlsing
~—— ——— ———
M K Fr
mit
myp = m, ki1 =2(k1 + ko),
moy = Ig + m kop = (E +ka) 17, (2.31)

l
Mg = My = Mz, kip = ko1 = (k1 + ko) L.

Geht man von kleinen Verformungen aus, kann der inhomogene Teil in (2.30)
linearisiert und die Follower-Forces wie folgt in die Steifigkeitsmatrix K integriert

werden: -
my mip| (% 1 ki — ZVFN] (x) — 0 53
[mm mzz} (90) + {km kop —uFn1] \ @ 232)
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Dadurch wird die Matrix K unsymmetrisch und analog zu dem Beispiel in Ab-
schnitt 2.2.1 konnen instabile Losungen fiir bestimmte Parameterkombinationen
existieren.

Durch die erst bei einer geometrischen Verformung auftretende Kopplung ist
auch dieser Effekt nichtlinear. Er kann jedoch, wie gezeigt, fiir kleine Defor-
mationen linearisiert und somit durch eine komplexe Modalanalyse berechnet
werden.

Im Falle instabiler Losungen wird der damit verbundene Effekt auch als Flatter-
(engl. Flutter-) Phanomen bezeichnet und wurde erstmals in Form von Tragfla-
chenschwingungen an Flugzeugen untersucht [85, 86]. Er kann aber auch z.B.
bei Briickenkonstruktionen auftreten [71].

MOTTERSHEAD & CHAN [62] untersuchen das Instabilitatsverhalten einer Schei-
be mit Reibkontakt mit einer Kopplung durch Follower-Forces. OUYANG et al. [69]
kombinieren dieses mit einem geschwindigkeitsabhdngigen Reibgesetz (vgl. Ab-
schnitt 2.1.1.2). In Bezug auf das Bremsenquietschen zeigen die Untersuchungen
von HULTEN [39] und FLINT [30], dass Follower-Forces nur einen sehr geringen
Beitrag zu den an Bremsen auftretenden Instabilitdten haben.

2.3 Sprag-Slip

Der Effekt des Sprag-Slips, auch Selbsthemmung oder Kinematic Constraint In-
stability genannt [3], beschreibt das , Verkeilen” eines Reibungspaares und ist
in einem einfachen Modell nach SPURR [81] in Abbildung 2.19, links dargestellt
[45]. Ein gelenkig gelagerter, starrer Stab wird mit der Kraft F auf einen sich mit
konstanter Geschwindigkeit bewegenden (starren) Untergrund gedriickt. Durch
Reibung entsteht eine horizontale Reibkraft Fr, die den Stab zusammen mit der
Reibnormalkraft Fy zwischen der oberen Lagerung und dem Untergrund , ver-
keilen” kann. Der Zusammenhang zwischen Reibwert y, Anstellwinkel 6, An-

A A

F F

1 = const. ¢ 6 ¢
7 W T Fy

Abbildung 2.19: Sprag-Slip-Mechanismus nach SPURR [81]

druckkraft F, Reibnormalkraft Fyy und Reibkraft Fg wird tiber das Momenten-
gleichgewicht um den Lagerungspunkt A ermittelt. Mit
F
a:f (2.33)
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folgt fiir Reib- und Reibnormalkraft:

uF F

fr= 1— u tan(0) b= 1— u tan(0) 234)
Erreicht der Anstellwinkel den Wert
f = arctan <£) (2.35)

werden die Nenner in (2.34) zu Null und damit Reib-, Reibnormal- und Stabkraft
unendlich grof3; eine Bewegung des Untergrundes ist nicht mehr moglich.
Bevor dieses eintritt, werden sich die geometrischen Bedingungen durch tatsich-
lich auftretende elastische Verformungen des Stabes oder der Lagerung dndern.
Dadurch wird ein Verkeilen verhindert. Dieses wird beispielsweise von POPP et.
al. [73] anhand des in Abbildung 2.20 dargestellten Modells gezeigt. Mit den bei-
den Freiheitsgraden x und ¢ wird insbesondere der Fall abgebildet, bei dem sich
der Stab von der bewegenden Unterlage abhebt. POPP et. al. zeigen, dass eine
nichtlineare, oszillierende Bewegung entstehen kann, bei der der Stab entweder
auf der Unterlage haftet oder sich davon abhebt.

Aufgrund der beim Abheben entstehenden nichtlinearen Zusammenhénge kann
auch diese Schwingung ausschliefilich im Zeitbereich berechnet werden.

H =

Abbildung 2.20: Sprag-Slip-Modell nach POPP et. al. [73]

Da solche geometrischen Verhiltnisse in PKW Bremsen nicht vorliegen, ist ein
Verkeilen als Ursache fiir Bremsenquietschen auszuschliefien [3, 39]. Die Anstell-
winkel sind in der Regel >90°, wodurch diese Form geometrischer Instabilitéit
nicht entstehen kann.
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Kapitel 3

Stabilititsanalyse

Dieses Kapitel behandelt zundchst die allgemeine Stabilitdtsbetrachtung in der
Mechanik und deren mogliche Verfahren. Im zweiten Teil dieses Kapitels wird
auf die Stabilitdtsanalyse von den heute tiblicherweise in PKW zum Einsatz kom-
menden Scheibenbremsen eingegangen. Es wird ein Verfahren beschrieben, wel-
ches im Rahmen dieser Arbeit fiir die Stabilitdtsuntersuchungen anhand von FE-
Modellen angewendet wird und in der Praxis dem Stand der Technik entspricht
[26].

3.1 Der Stabilititsbegriff

Ganz allgemein bezeichnet man ein System als stabil, wenn es dazu neigt, seinen
momentanen Zustand beizubehalten, auch wenn Stérungen von aufien einwir-
ken. Der Stabilitdtsbegriff kann jedoch nicht allgemein giiltig definiert werden,
da er oft von einer speziellen Problemstellung abhdngt und sich im Laufe der Ge-
schichte stindig gedndert hat. Eine umfangreichere Definition sowie einen histo-
rischen Abriss findet man in LEIPHOLZ [51].

Das Bremsenquietschen kann als dynamischer Stabilitdtsverlust der Bremse auf-
gefasst werden. Eine Storung, die als immer vorhanden angenommen wird, fiihrt
zu einem Aufschwingen der Bremse in einer Eigenlosung. Durch nichtlineare Ef-
fekte erreichen diese Schwingungen irgendwann einen Grenzzykel. Diese kon-
nen z.B. grofle Verformungen nichtlinearer Spannungs-Dehnungs-Beziehungen
und/oder nichtlineare geometrische Verhiltnisse sein [47]. Vor Erreichen die-
ses Zustandes konnen durch die Schallemission bereits signifikante Schalldriicke
entstehen.

3.1.1 Stabilitatskriterien in der Mechanik

Die in der Elastomechanik gebrduchlichen Stabilitdtskriterien konnen in drei Be-
reiche eingeteilt werden [50, 51]:

e Bei dem statischen oder auch geometrischen Stabilitdtskriterium wird die
kleinste Last gesucht, unter der neben der urspriinglichen (trivialen) eine
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weitere Gleichgewichtslage des Systems existiert. Beispiele fiir die An-
wendung des geometrischen Stabilitatskriteriums sind Knick-, Kipp- und
Beul-Probleme [70]. Die Bewegung selbst wird nicht betrachtet. Tragheits-
und Dampfungskréfte bleiben unberticksichtigt.

e Nach dem energetischen Stabilitdtskriterium ist ein System dann stabil,
wenn das Integral der potentiellen Energie positiv definit ist. Auch bei
diesem Kriterium bleibt der Verlauf der Bewegung des Systems unberiick-
sichtigt.

e Beim kinetischen Stabilitdtskriterium hingegen wird der Bewegungs-
verlauf unter dem Einfluss von Storungen betrachtet. Demnach ist ein
System stabil, wenn sein Bewegungsverlauf durch eine beliebig grofie
Storung lediglich um einen endlichen Betrag von seinem urspriinglichen
(ungestorten) Verlauf abweicht. Dieses Stabilitatskriterium, auf welches im
Folgenden ndher eingegangen wird, eignet sich in spezieller Form zur Un-
tersuchung des durch Stabilitdtsverlust verursachten Bremsenquietschens.

Weiterhin ist noch der Ausdruck ,, Grad der Stabilitdt” zu erwédhnen [51]. Hierbei
handelt es sich um ein Maf3, welches das Bestreben der gestorten Bewegung
in ihren ungestorten Verlauf zuriickzukehren, beschreibt. Je grofier der Grad
der Stabilitdt, desto schneller kehrt eine gestdrte Bewegung wieder in ihren
ungestorten Bewegungsverlauf zurtick.

3.1.2 LJAPUNOW-Stabilitit

Das kinetische Stabilitdtskriterium geht auf A.M. LJAPUNOW zurtick, der in sei-
ner Dissertation 1892 Das allgemeine Problem der Stabilitit einer Bewegung [54] erst-
malig ein allgemeines mathematisches Kriterium mit Losungsmethoden verof-
fentlichte. Das vorgestellte Kriterium ist die Grundlage einer Vielzahl von Er-
weiterungen und Anwendungen der kinetischen Stabilitdtstheorie [10, 55].

Fiir eine Bewegung, die auf ein System von Differentialgleichungen in der Form

x = X(x, 1) (3.1)

zuriickgefiihrt werden kann und dessen ungestorte Bewegung durch x(f) mit
dem Anfangswert x(fo) beschrieben wird, sei X(t) der gestorte Bewegungsver-
lauf mit dem Anfangswert X(t(). Stabilitit im Sinne LJAPUNOW liegt vor, wenn
fiir eine Storung des Anfangszustandes

[x(to) — X(to)| < 1(e) (3.2)
gilt und die Stérung der daraus resultierenden Bewegung fiir alle t > £

Ix(£) — x()] < e (3.3)
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ist. Soll also die aus einer Storung der Anfangsbedingungen entstehende gestorte
Bewegung maximal um den Betrag ¢ vom Verlauf der ungestdrten abweichen,
muss es einen beliebig kleinen, von ¢ abhédngigen Betrag # geben, um das die
Anfangslage hochstens gestort werden darf. Lésst sich so ein #(¢) nicht angeben,
ist das System instabil.
Wenn zusitzlich

lim [x() — x(1)| =0 (3.4
gilt, die gestorte Bewegung also nach einer endlichen Zeit wieder in ihren unge-
storten Verlauf iibergeht, spricht man von asymptotischer Stabilitdt. Eine Bewe-
gung, die stabil aber nicht asymptotisch stabil ist, wird auch grenz- oder schwach
stabil genannt.
Fiir die Untersuchung einer Ruhelage hinsichtlich Stabilitdt ist es sinnvoll, ei-
ne partikulare Losung des DGL-Systems (3.1) als ungestorten Zustand anzuneh-
men. Damit gilt:

x = X(x,t) (3.5)
Die Bewegungsgleichungen der Storung erhalten mit der Transformation
s(t) = x(t) — x(t) (3.6)
die Form
$ = X(s+x,t) — X(x, t). (3.7)

Die triviale Losung dieses DGL-Systems entspricht der ungestorten Bewegung.
Die Stabilitdtsbedingungen (3.2) bis (3.4) lauten dann

[s(fo)| < 1(e) (38)

und fur alle t > tg
Is(f)] < ¢ (3.9)

bzw. im Falle asymptotischer Stabilitat

tlim s(t)| = 0. (3.10)
Wird fiir den ungestorten Zustand die statische Ruhelage angenommen (x = 0),

kann das DGL-System (3.1) direkt zur Stabilitdtsuntersuchung mittels der Bezie-
hungen (3.8) bis (3.10) hergenommen werden und es gilt

s(t) = x(t). (3.11)

Um {iiber die Stabilitdt des gestorten Zustandes etwas aussagen zu konnen, ist
es notwendig, den zeitlichen Verlauf der daraus resultierenden Bewegung zu
kennen. Ist dieser bekannt, kann die so genannte erste Methode nach LJAPUNOW
angewendet werden und die Stabilitdt unmittelbar untersucht werden. Dieses ist
allerdings bei vielen Problemstellungen in der Mechanik nicht der Fall. Dazu hat
LJAPUNOW die zweite oder direkte Methode entwickelt. Darin kann durch den
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Abbildung 3.1: Stabilitdt einer gestdrten Ruhelage [7]

Nachweis der Existenz von so genannten LJAPUNOW-Funktionen die Stabilitéit
einer Ruhelage nachgewiesen werden. Alle Anfangsbedingungen, die im Gebiet
dieser LJAPUNOW-Funktion definiert sind, stellen stabile Losungen dar. Diese
Methode ist beispielsweise in LASALLE & LEFSCHETZ [50] beschrieben.

3.2 Stabilititsanalyse von Bremsen

Zur Ubertragung des Stabilititsbegriffes auf eine Bremse wird zunichst das Bei-
spiel aus Abschnitt 2.2.1 herangezogen. Die dort aufgestellten Bewegungsglei-
chungen stellen ein System von linearen, gekoppelten Differentialgleichungen
dar, welche durch eine (komplexe) modale Transformation entkoppelt und gelost
werden konnen. Somit kommt fiir eine Stabilitdtsbetrachtung die erste Methode
nach LJAPUNOW zur Anwendung, da der zeitliche Verlauf der Losung bekannt
ist. Die ungestorte Bewegung entspricht darin der quasi-statischen Ruhelage des
Systems und es gilt (3.11).

Diese Losung des Gleichungssystem besteht aus komplexen Eigenwerten und Ei-
genvektoren. Diese konnen grundsétzlich drei verschiedene Formen annehmen.?

1. Alle Eigenwerte sind rein imaginar:
Bei einer beliebigen Storung reagiert das System mit einer harmonischen
Schwingung. Es liegt Grenzstabilitdt vor. Dieser Fall tritt nur auf, wenn kei-
ne Systemddampfung berticksichtigt wird. Das System ist grenzstabil.

2. Es existieren nur komplexe Eigenwerte mit negativen Realteilen und/
oder rein reelle (negative) Eigenwerte:
Dieses ist immer dann der Fall, wenn Dampfung berticksichtigt wird. Sto-
rungen klingen in Form von harmonischen Schwingungen ab oder gehen
direkt in ihren Ausgangszustand zuriick (iiberkritische Dampfung). Das
System ist asymptotisch stabil.

3Der in der Praxis nicht vorkommende Fall des Auftretens von doppelten Eigenwerten (vgl. Ab-
schnitt 2.2.1.2) ist hier ausgenommen.
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3. Es existieren komplexe Eigenwerte mit positiven Realteilen:
In diesem Fall liegen Schwingungen mit exponentiell aufklingender Am-
plitude vor. Das System ist instabil.

Der allgemeine Stabilitdtsbegriff nach LJAPUNOW bezeichnet eine gestorte Be-
wegung, die eine Abweichung um einen endlichen Betrag ¢ von der ungestorten
Bewegung aufweist, als stabil. Streng genommen ist das bei einer Bremse immer
gegeben, da irgendwann ein Grenzzykel erreicht wird, es also einen endlichen
Wert e gibt. Daher muss im Sinne LJAPUNOWSs asymptotische Stabilitit (3.10)
gefordert werden.

Der Realteil des Eigenwertes ist ein Maf3 fiir den Grad der Stabilitat (vgl.
Abschnitt 3.1.1). Aufgrund des fiir die Losung der Bewegungsgleichungen
angewandten Exponentialansatzes (2.22) gilt im Falle von Stabilitit (o < 0);
je kleiner (negativer) o ist, desto schneller fillt eine Schwingung, verursacht
durch eine Storung, exponentiell in die ungestorte Lage zuriick. Daraus folgt
unmittelbar, dass im Falle von Instabilitdt (c > 0) der Grad der Stabilitdt negativ
ist und damit den exponentiellen Anstieg einer aus einer Storung resultierenden
Schwingung beschreibt. Dieses kann auch als Grad der Instabilitdat aufgefasst
werden.

Aufier der Eigenwerte erhdlt man durch eine lineare, komplexe Eigenwertana-
lyse auch die Eigenformen als Ergebnis. Diese entsprechen im instabilen Fall
den auftretenden Schwingformen. Das hier zugrunde liegende lineare Verfahren
erfordert eine Linearisierung aller Zusammenhénge, was z.B. nicht das Abbilden
der Kontaktmechanismen ermoglicht.

Alternativ ist es moglich, den zeitlichen Verlauf der Bewegung durch eine direk-
te Zeitschrittintegration zu ermitteln. Dabei konnen auch nichtlineare Effekte,
insbesondere Kontaktbedingungen, bertiicksichtigt werden. Das Ergebnis der
Berechnung im Zeitbereich sind die zeitlichen Verldufe der Bewegungsgro-
en (Verschiebung, Geschwindigkeit und Beschleunigung). Diese miissen in
nachgeschalteten Rechenschritten weiterverarbeitet werden, um Informationen
tber die auftretenden Frequenzen, Schwingformen und Instabilititsgrade zu
erhalten. Fin Nachteil dabei ist der hohe numerische Rechenaufwand bei einer
grofien Anzahl von Freiheitsgraden.

Stabilitdtsbetrachtungen an Bremsen werden in der Praxis iiberwiegend durch
eine komplexe Eigenwertanalyse durchgefiihrt. In ABUBAKAR & OUYANG [1]
und ABUBAKAR et al. [2] werden sowohl komplexe Eigenwertanalysen als auch
direkte Zeitbereichsintegrationen an FE-Modellen von Bremsen durchgefiihrt
und deren Ergebnisse gegeniibergestellt.

Im Rahmen dieser Arbeit werden Schwimmsattel-Scheibenbremsen betrachtet.
Auch andere Bremsenkonzepte wie z.B. Festsattel-Scheibenbremsen oder Trom-
melbremsen kénnen analog dazu in ihrem Stabilitdtsverhalten bewertet werden.
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3.2.1 Mechanische Modelle

Es existieren verschiedene Ansédtze zur Modellierung von Scheibenbremsen. Ob-
ligatorisch bei der Modellierung zur Stabilitdtsuntersuchung ist die Abbildung
des Reibkontaktes bzw. Reibgesetzes wie er in den Minimalmodellen aus Kapitel
2 beschrieben ist.

(Schwimm-) Sattel

Halter

Schwenklager
(Anschnitt

Bremsscheibe

Abbildung 3.2: Komponenten einer Schwimmesattel-Scheibenbremse

JEARSIRIPONGKUL et al. [43, 91] verwenden ein nichtlineares MKS-Modell einer
Scheibenbremse. Das Scheibenbremsenmodell von FLINT [30] enthalt fiir die Be-
lage und die Scheibe kontinuierliche Balken. Solche Modelle eignen sich sehr
gut, um das Phdanomen des Bremsenquietschens mechanisch zu erkldren. Auch
die wesentlichen Charakteristiken der auftretenden Schwingformen kénnen da-
mit abgebildet werden. Durch eine Anpassung der Modellparameter gelingt es
in der Regel ebenfalls, die Ergebnisse, mit an realen Bremsen erhaltenen Mess-
ergebnissen zu korrelieren. Der Nachteil dieser Modelle ist die eingeschrankte
Modellierungstiefe. Hier sind FE-Modelle von Vorteil, mit denen ein System in
vielen Details diskretisiert werden kann. Von Nachteil ist dabei der im Allgemei-
nen grofie Rechenaufwand.

In der Automobil-Serienentwicklung erfolgt die Untersuchung des Gerdauschver-
haltens einer Bremse normalerweise zu einem Zeitpunkt, an dem der Entwick-
lungsprozess bereits recht weit fortgeschritten ist. In erster Linie wird eine Brem-
se nach Leistungs- und Gewichtsanforderungen entwickelt. Sind diese erfiillt,
wird das Gerduschverhalten untersucht und die Konstruktion ggf. gedndert, um
auch den akustischen Anforderungen zu geniigen. Dafiir sind oft nur noch sehr
kleine konstruktive Anderungen moglich. Um den Einfluss solcher Anderungen
in einem Modell auflésen zu konnen, ist hdufig eine grofie Modellierungstiefe
notwendig. Diese ist in der Regel nur mit FE-Modellen zu realisieren.
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3.2.2 Nichtlineare quasi-statische Berechnung mit anschliefSen-
der komplexen Eigenwertanalyse

Das in der Praxis und auch im Rahmen dieser Arbeit angewendete Verfahren
besteht aus einer zundchst nichtlinearen, quasi-statischen Analyse des Betriebs-
zustandes der Bremse. Darin wird ein definierter Bremsdruck aufgebracht und
unter der Definition der Bremsscheibenrotation nach Abschnitt 3.2.2.2 in einer
nichtlinearen, quasi-statischen Berechnung die elastische Verformung des Sys-
tems, der Zustand samtlicher Kontakte sowie die Kontaktdruckverteilung zwi-
schen Belag und Scheibe ermittelt. AnschliefSend wird die lineare, komplexe Ei-
genwertanalyse durchgefiihrt. Dazu werden die Systemmatrizen um den zuvor
ermittelten Betriebszustand linearisiert. Das bedeutet insbesondere fiir die Kon-
takte im Modell, dass geoffnete Kontakte als frei und geschlossene Kontakte als
fest verbunden angenommen werden. Effekte, die aufgrund sich in einer Schwin-
gung offnender und schliefSender Kontakte entstehen, sind somit nicht darge-
stellt. Frequenzabhingige Parameter konnen nicht in einer einzelnen Rechnung
abgebildet werden. Sie erfordern eine Berechnung fiir verschiedene Frequenzen
bzw. in Frequenzbereichen. Das gilt auch fiir das Dampfungsverhalten, auf das
ndher in Kapitel 5 eingegangen wird.

Da es Grofien gibt, die wiederum von mehreren Parametern abhédngen, ist es
erforderlich, mehrere Betriebszustiande zu untersuchen. Dabei ist zunachst der
Bremsdruck zu variieren, der bei Komfortbremsungen* in PKW etwa zwischen
0 und 15 bar auftritt. Dieser beeinflusst tiber das entstehende Bremsmoment die
vorliegenden Kontakt- und Lagerungsbedingungen der Beldge sowie die elasti-
sche Verformung aller Komponenten.

Der Gleitreibungswert ist abhdngig von vielen Grofien, wie z.B. Temperatur, Ge-
schwindigkeit oder Druck. Daher wird er entsprechend seines Streubereiches
zwischen etwa 0,4 und 0,6 variiert.

Die Abhdngigkeit der elastischen Eigenschaften einiger Materialien (z.B. Belag,
Scheibe) von der Temperatur oder dem Bremsdruck kann in diesem Verfahren
ebenfalls durch mehrere Rechnungen mit verschiedenen Werten im Streubereich
simuliert werden.

3.2.2.1 Systemgrenzen und Elementgrofie

Bei der Modellbildung mittels FEM stellt sich die Frage, wo die Systemgrenzen
gezogen werden sollen. Der in Abschnitt 2.2.1 beschriebene Effekt erfordert
in jedem Fall die Abbildung von Bremsscheibe und Beldgen sowie deren
Kontaktbedingungen. Auch der Bremssattel, der die Lagerung der Bremsbeldge
darstellt, ist in der Regel fiir eine Systembetrachtung unerldsslich. Ob weitere
Komponenten wie Radlager, Schwenklager oder sonstige Achsbauteile fiir eine
hinreichend genaue Analyse hinzugezogen werden miissen, kann nicht allge-
mein giiltig angegeben werden. Das hdngt von der untersuchten Schwingform

*Komfortbremsungen sind in Abgrenzung zu Notfallbremsungen alle Bremsvorginge, die unter
normalen Bedingungen bei einem PKW auftreten. Notfallbremsungen stellen Extremsituationen
dar, fiir die keine Anforderungen an Bremsgerdusche gestellt werden.
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bzw. deren Frequenz ab. Manche Schwingformen werden nur korrekt ermittelt,
wenn angrenzende Bauteile in ihrem strukturdynamischen Verhalten ebenfalls
abgebildet werden.

Ahnlich verhilt es sich mit der FE-Netzfeinheit, fiir die ebenfalls keine all-
gemeine Anforderung definiert werden kann. Je hoher die untersuchten
Frequenzbereiche sind, desto feiner miissen die Bauteile diskretisiert sein, um
die auftretenden Moden korrekt abzubilden.

]

/]
]
/]
L

ANV VAN A AN

%

Abbildung 3.3: FE-Modell einer PKW-Scheibenbremse

Die in Kapitel 7 vorgestellten Ergebnisse mit hochfrequenten IPTS-Moden
wurden mit einem FE-Modell berechnet, welches aus Scheibe, Sattel, Halter und
einem kleinen Teil des Schwenklagers besteht (vgl. Abbildung 3.3). Die Knoten
der Flache der Bremsscheibe, die zwischen dem Radlager und der Felge tiber die
Radmuttern eingespannt ist, sind darin in allen drei Verschiebungsrichtungen
gelagert.

Der Halter ist iiber Bolzenelemente am Schwenklager befestigt, welches kurz
unterhalb der Anbindung des Halters abgeschnitten ist und deren Knoten an
der Schnittkante ebenfalls in den drei translatorischen Richtungen gelagert sind.
Dieses Modell hat sich als geeignet fiir die Untersuchung von hochfrequenten
Quietschproblemen (ca. 8 bis 15 kHz) erwiesen (vgl. Kapitel 7).

Die Elementabmessungen wurden so gewéhlt, dass bei einem modalen Abgleich
von numerischer und experimenteller Modalanalyse der Einzelkomponenten
hinreichend genaue Ubereinstimmungen erzielt werden konnten. Das gilt
insbesondere fiir Belag und Scheibe.

Werden Instabilitdten im niederfrequenten Bereich (ca. 1 bis 8 kHz) untersucht,
haben oft die angrenzenden Bauteile wie Rad- und/oder Schwenklager einen
bedeutenden Anteil an der auftretenden Schwingform. Bleibt deren Einfluss un-
berticksichtigt, kann die Stabilitdtsanalyse zu falschen Ergebnissen fiihren. Eine
hinreichend genaue Abbildung der Eigenmoden aller Bauteile im niederfrequen-
ten Bereich gelingt dafiir in der Regel mit einer weniger feinen Vernetzung.
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3.2.2.2 Abbildung der Scheibenrotation

Die Rotation der Bremsscheibe kann in einer dynamischen Berechnung im
Zeitbereich in Form einer direkten Zeitschrittintegration umgesetzt werden.
Darin bewegt sich das FE-Netz der Bremsscheibe und die Kontaktbedingungen
werden mit der gednderten Position der Scheibe in jedem Zeitschritt neu ermit-
telt.

Alternativ kann man sich fiir die Bremsscheibe der EULERschen Betrachtungs-
weise bedienen und sich bei einem ortsfesten FE-Netz das Material durch das
Netz bewegend denken. Man spricht hier auch von gemischten LAGRANGE-
EULER oder ALE-Formulierungen (engl. Arbitrary Lagrangian Eulerian, [21]).
Nicht rotierende Komponenten der Bremse (Sattel, Halter, etc.) werden in
LAGRANGEkoordinaten und die rotierende Bremsscheibe in EULERkoordinaten
ausgedriickt. Das gesamte FE-Netz ist demnach ortsfest.

Das dynamische Verhalten der rotierenden Scheibe kann fiir geringe Drehge-
schwindigkeiten ndherungsweise unabhdngig von der Rotation der Scheibe
untersucht werden. Dieses soll im Folgenden an einem Beispiel gezeigt werden.

Abbildung 3.4: Ringférmiger Dehnstab

In Abbildung 3.4 ist ein ringformiger Dehnstab mit der Dehnsteifigkeit EA
(Querschnittsfliche A, Elastizitdtsmodul E), der Dichte ¢ und dem Radius der
Mittellinie r dargestellt. Dieser ist tiber eine kontinuierliche Federbettung kj ent-
lang des Umfanges gelagert. Die Variable x stellt die ortsfeste Koordinate beziig-
lich des Punktes B dar. Die Bewegungsdifferentialgleichung fiir den Ring lautet
in der Koordinate x:

2 2
o“u(x,t) +QA8 u(x,t)

ko-u(x,t) —EA 332 32

= p(x,t) (3.12)
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Firm = 0,1, 2, ... stellt der Ansatz

u™(x,t) =ul" - sin <m2§x) sin (wy t) (3.13)
+ ul' - cos (m%rx) sin (wy, t) (3.14)

. (m .
=ul"-sin <7x> sin (wy, t) (3.15)
+ ul' - cos <ﬂx> sin (wy, t) (3.16)

r
mit dem Umfang U und den Eigenfrequenzen
ko+ EA(%)?

Wy = 4| 2L =) QA( ) (3.17)

homogene Losungen der DGL (3.12) dar.

Wirkt eine ortsfeste, harmonische und beziiglich des Ortes beliebige Last in der
Form

p(x,t) = P(x) - sin(Q¥) (3.18)
auf den Ring (vgl. Abbildung 3.4), kann der ortsabhédngige Teil mittels einer FOU-
RIER-Reihe - -

- T m n
= m; pl sin ( . x) + n;o pi cos ( . x) (3.19)

fir m = 0,1,2, ... durch sin- und cos-Anteile dargestellt werden. Die FOURIER-
Koeffizienten werden fiir m = 1,2, 3, ... tiber die Integrale

u
2 m
pr U/P sm dx plt = H/P(x) cos <7x) dx (3.20)

und fiir m = 0 durch

p? — % / P(x)dx (3.21)
0
gebildet.
Im Folgenden werden daher lediglich Lastterme in der Form
p"(x,t) =plsin (?x) sin(Q)t) (3.22)
+ p;' cos (?x) sin( Q) (3.23)

betrachtet. Werden die Lastterme (3.22) und (3.23) mit den zugehorigen Verschie-
bungsansitzen

u™(x,t) =ul'sin (?

+ ul cos (?x) sin( Q) (3.25)

x) sin(Qf) (3.24)
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in die DGL (3.12) eingesetzt, ergeben sich mit den Frequenzverhiltnissen und
den Vergrofierungsfunktionen

Q 1
=— und V= +—"—> 3.26
" o "= G 020
die Losungen:
m
m Ps (MmN
= — 27
u™(x,t) kT EA(Z)? Vin sm(rx) sin(Qt) (3.27)
B ") si
+ ko T EA(T) Vin cos ( . x) sin(Q¢) (3.28)
Die Losung (3.27) ist in Abbildung 3.5 fiir m=1 und
.02
B 5 10t (3.29)
0-A-r

dargestellt.

u(x,t)

Abbildung 3.5: Losung u(x, t) des Ringes mit ortsfester Last

Wird auf den Ring in Abbildung 3.4 eine entlang des Umfanges mit der Tan-
gentialgeschwindigkeit vp gegen den Uhrzeigersinn bewegte Last p(%,t) in der
bewegten Koordinate

X=x—vpg-t (3.30)

aufgebracht, entspricht dieses einer ortsfesten Last p(x,t) bei einem mit der
Geschwindigkeit vg im Uhrzeigersinn rotierenden Ringes.
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Fiir die bewegte Last werden die Lastansdtze (3.22) und (3.23) in der ortsfesten
Koordinate x durch

p"(x,t) =p™ sin (?(x - vBt)> sin(Qf) (3.31)
+ pl cos (?(x - vBt)> sin(Q¢) (3.32)
mo (M m :
=p!' sin (7x . vBt> sin( Q) (3.33)
- m_m ,
+ pl cos (7x — 7031‘) sin( Q) (3.34)

ausgedriickt. Fiir die sin-formige Last (3.33) kann tiber die Beziehungen zwi-
schen den trigonometrischen Funktionen eine Separierung der Variablen nach
Ort und Zeit erfolgen [13].

pan(x, t) = pY’ [sin (?x) cos <?03t> sin(Qf) — cos (?x) sin <?03t> sin(Qt)]

(3.35)
Q- ot
pi NTautR T m
— —{sm (—x) [sm((() — 703>t> + sm<<Q + 703>t>}
Q- ot

s (20 es{ (A Ton)) o (s Tan))]} 39

m

PR (N s (TN
=5 [sm < p x) sin(Q)"t) + sin ( p x) sin(Q)"t)
— cos (%x) cos(Q)"t) + cos <?x> cos (Qth)] (3.37)
Analog ergibt eine Separation von x und t fiir den cos-Anteil der Last (3.34):
m e t) = P2 cos (M x) sin(Q- ™\ sin(Qt
plis(x,t) = > [cos < p x) sin(Q)"t) + cos ( p x) sin(Q)"t)
+ sin <?x> cos(Q)7t) — sin <%x> cos(Q*t)] (3.38)

Die Losung der DGL (3.12) lautet mit den Frequenzverhiltnissen

Oh a-
+ - _
Ny = o und 7, o (3.39)
sowie den Vergrofierungsfunktionen
1
Vi =V(ni)=——-= und V,, =V(y,)= — (3.40)
" "= G )? " "= ()?
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fir den sin-formigen Teil der bewegten Last:

1 py _ . (m . _ . (m .
m - S + +
us (x,t) = St FEA(D) (72 [Vm sin <_r x) sin(QQ™t) + V) sin <_r x) sin(Q)"t)

—V,, cos (_r x) cos(Qt) + V! cos <—r x) cos(QJ“t)} (3.41)

Diese kann mit der Beziehung (3.30) durch x = ¥+ vpt in der bewegten Koordi-
nate ¥ ausgedriickt werden:

o & VE+V- o ym\ .
r
Vir = Vor (T
+——5—cos <7x) cos(Qt)} (3.42)

Abbildung 3.6 stellt die Losung (3.42) fiir m=1, (3.29) und

L (3.43)

UB

dar.

u(x,t)

Abbildung 3.6: Losung u(%, t) des Ringes mit bewegter Last

Fiir den cos-formigen Anteil ergibt sich analog:

N " Vo +V,, m .\ .
uZZ)s(x/t) = ko+zj4(m)2 [ - ) ™ cos <7x) sm(Qt)
r
J’_ . —
—M sin (?f) cos(Qt)} (3.44)
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Der konstante Bewegungsanteil fiir m =1 in (3.28)

0
1u0(x, t) = 10(%,t) = % Vo sin(Qf) (3.45)
0
ist unabhédngig vom Ort und damit von der Geschwindigkeit der bewegten Last.
Er ist in der bewegten und in der ortsfesten Betrachtung gleich.

Werden die Losungen der bewegten Lasten (3.42) und (3.44) in der bewegten
Betrachtung mit denen der ortsfesten Lasten (3.27) und (3.28) in der ortsfesten
Betrachtung verglichen, unterscheiden sie sich zum Einen durch die Vergrofie-
rungsfunktionen V,, und V,| bzw. V,,. Zum Anderen haben die Lésungen fiir
die bewegten Lasten eine zusidtzliche phasenversetzte Komponente.

Die durch die bewegte Last auftretenden Verschiebungen entsprechen also nicht
den Eigenmoden wie fiir den Fall der ortsfesten Last. Je kleiner vp ist, desto mehr
ndhern sie sich diesen an.

In der Betrachtung einer ortsfesten Last mit rotierendem Ring stellen diese Ver-
schiebungen, welche den Eigenmoden des Ringes sehr dhnlich sind, ,,stehende
Wellen” beziiglich der Last dar.

Die Vergrofierungsfunktionen

1 1
V., = = 3.46
"= O ‘1_<ﬂi%vs>2 (040
Wm

konnen fiir kg = 0 mit den Eigenfrequenzen

|EA(%)? m [E  m
Wy = QT = 7\/; = 7 CPra (347)

in Abhingigkeit von der (quasi-)Kompressionswellengeschwindigkeit® cp, , aus-
gedriickt werden:
1

1= ()]

Bei einer bewegten Last sind die Vergrofierungsfunktionen also aufler von 7,
noch vom Verhiltnis der Tangentialgeschwindigkeit zur Kompressionswellen-
geschwindigkeit im Ring abhdngig. Diese Abhdngigkeiten sind in Abbildung 3.7
fir V7 und V,; dargestellt.

Fiir vp < cp,, ist dieser Einfluss jedoch sehr gering, was bei der Betrachtung
von rotierenden Bremsscheiben in der Stabilitdtsanalyse von Bremsen der Fall
ist. Die Kompressionswellengeschwindigkeit cp, , fiir das Bremsscheibenmateri-
al (Grauguss) betrigt etwa 4 x 10> m/s. Die Instabilitdten an der Bremse werden

Vm =

(3.48)

5siehe Fufinote 7 auf Seite 49
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Abbildung 3.7: Abhingigkeit der Vergrofierungsfunktionen V,, von 7, und —2£-

CPpy

bei Fahrzeuggeschwindigkeiten von weniger als 10 km/h beobachtet. Das ent-
spricht einer Tangentialgeschwindigkeit an der Reibkontaktstelle vp von etwa
1 m/s. Fiir das Beispiel mit dem Ring ergibt sich damit das Verhaltnis

UB

— =2,5x107% (3.49)
CPa

Abbildung 3.8 zeigt fiir diesen Fall die Abweichungen der Losungen in der Form

- — +_y-
AV) — W ~V, und AV2 = u (3.50)
0,5 x1072 0,51
0,25 0,25
AV A V2
"oy L)
-0,25¢ -0,25¢
=03 1 0% 1
nm rlm

Abbildung 3.8: Abweichungen der bewegten zur unbewegten Losung

Darin wurde abweichend von (3.26) bzw. (3.40) die Vergrofserungsfunktion fiir
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eine geddmpfte Schwingung

1
Vi = (3.51)

V(1 =12)2 + 20nm)?

mit dem Dampfungsgrad ¢ = 0,005 verwendet. Das entspricht etwa der Materi-
aldampfung von Grauguss.

Abbildung 3.8 zeigt, dass nur in der Ndhe der Resonanz erkennbare Unterschie-
de zwischen den Vergrofierungsfunktionen einer ruhenden und einer bewegten
Last bestehen. In der Praxis treten in der Regel keine Anregungen mit nur einer
distinkten Frequenz auf. Fiir etwas breitbandigere Anregungen um den Reso-
nanzpunkt (w—AQ) < Q < (w+AQ) fiihrt eine Mittelung der Amplituden in
(3.42) bzw. (3.44) und (3.27) bzw. (3.28) zum jeweils gleichen Ergebnis:

wt+AQ)
= — e 1 / Vi 4V \* (Vi =V \ 40
" ko 4+ EA(Z)2 2A0 2 2

-

AQm
Pm 1 WwHAQ)
s/c
= . Vy dQ) 52
ko+EA(™)2 2AQ) / " (3:52)
w—AQm

Aufgrund des sehr geringen Einflusses der Scheibenrotation kann diese in der
EULERschen Betrachtung bei der Stabilitdtsanalyse von Bremsen in der Regel
vernachldssigt werden. Sie wird lediglich in Form einer Relativgeschwindigkeit
zwischen Scheibe und Belag in der Reibkontaktformulierung berticksichtigt.
OUYANG [68] berichtet von einem Einfluss der Rotation auf das Stabilitadts-
verhalten eines Bremsen-FE-Modells im Falle von Biegeschwingungen der
Bremsscheibe.

Die im Rahmen dieser Arbeit durchgefiihrten Berechnungen lieferten auch ohne
eine Beriicksichtigung der Scheibenrotation zufriedenstellende Ergebnisse mit
den in Versuchen beobachteten Instabilitdten.

Zentripetal- und CORIOLISbeschleunigungen bleiben in dieser Betrachtung
ebenfalls unberticksichtigt. Bei den fiir das Bremsenquietschen relevanten Dreh-
geschwindigkeiten und Scheibenradien haben auch diese nur einen sehr gerin-
gen Einfluss (vgl. Kapitel 8).

3.2.2.3 Stoérung der Symmetrie

Die EULERsche Betrachtung setzt voraus, dass der Ring rotationssymmetrisch
ist und damit fiir jede Ordnung m unabhéngige sin- und cos-formige Losungen
beziiglich des Ortes geméafs den Gleichungen (3.15) und (3.16) aufweist. Ist die
Symmetrie jedoch gestort, sind die m Losungen untereinander gekoppelt.

Wirkt beispielsweise in Abbildung 3.4 im Punkt C eine einzelne tangentiale Feder
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kc, erhdlt man unter Anwendung des Prinzips der virtuellen Arbeiten mit ko =0
die Beziehung

—EA/az )dx+QA/ )(Su(x) dx

u
:/ (x,t)ou(x) dx (3.53)
0

+ke-u(x,t)

du(x)

=S
=S

mit der virtuellen Verschiebung du(x). Verwendet man darin fiir eine sin-férmige
Belastung den Verschiebungsansatz (3.24) sowie

du(x) = sin (% x) (3.54)

tir die virtuelle Verschiebung, sind fiir dieses Beispiel die Losungen fiir alle un-
geraden m untereinander gekoppelt.

0O20AU )
E{r‘zu = +kc 0 ke g pi
0 4EAU QZQAU 0 u? pg
a2 (oAl w | | P
EAU _ Q% _
ke 0 9 52 5 +kc Conu u? = P?,
EAU Q . .
0 0 0 165L+ 5T :
ug' ps'
(3.55)

Im Falle einer rotierenden Last ist in (3.53) der Anteil der virtuellen Arbeit der
Feder k¢ fiir ungerade m abhingig von der Zeit:

kc-u(x,t) ou(x)

= ke - u du sin? (mT + Mt) (3.56)

Uy oyt Uto,t
In Abbildung 3.9 ist die Systemantwort einer sin-férmigen Belastung mit m =1
und den Losungen u! bis ul fiir

E-A Q-r

= == 57
T und == =10 (3.57)

dargestellt. Die Anteile der durch die Symmetriestérung in der Losung enthal-
tenen Wellenzahlen sind nicht nur von der Anregungskreisfrequenz (), sondern
auflerdem von der Geschwindigkeit vp abhédngig.

Inwieweit Symmetriestorungen das Auftreten von Instabilititen verhindern
konnen, kann in der zuvor beschriebenen EULERschen Betrachtung nicht
untersucht werden. Das gilt z.B. auch fiir Effekte, die bei innenbeliifteten Schei-
ben durch die unterschiedliche Steifigkeit zwischen Rippen und Kiihlkanédlen
entstehen konnen und ebenfalls eine Symmetriestorung darstellen. Auch das
Bremsenrubbeln (engl. brake judder), was durch Unebenheiten auf der Scheiben-
oberflache entsteht, fillt in diese Kategorie.



40 Kapitel 3: Stabilitdtsanalyse

u(x,t)

Abbildung 3.9: Systemantwort einer sin-formigen Belastung mit m =1 bei gestor-
ter Symmetrie

Um Symmetriestorungen der Bremsscheibe in einer Stabilitdtsbetrachtung
zu berticksichtigen, muss auch die Bremsscheibe in LAGRANGEkoordinaten
ausgedriickt und die Berechnung in Form einer nichtlinearen direkten Zeit-
schrittintegration durchgefiihrt werden.
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Kapitel 4
Materialverhalten

Dieses Kapitel stellt die in einem Bremssystem typischerweise verwendeten Ma-
terialien hinsichtlich ihrer Eigenschaften sowie die in der Simulation verwende-
ten Materialgesetze vor. Dariiber hinaus wird auf Besonderheiten im Abgleich
Rechnung-Messung eingegangen.

4,1 Bremsscheibe

Bremsscheiben werden tiblicherweise aus Grauguss hergestellt. In speziellen Fal-
len, wie z.B. im Rennsport, kommen auch Materialien wie Keramik und Kohlefa-
sern oder Edelstahl zum Einsatz. Aufgrund der hohen Kosten dieser Materialien
sind sie jedoch in der Serienproduktion bisher wenig verbreitet. Zur Gewicht-
einsparung existieren auch zusammengesetzte Scheiben, deren Topf aus Alumi-
nium besteht. Die Reibringe, die hohen Temperaturen ausgesetzt sind, sind aus
thermisch widerstandsfiahigeren Materialien wie Grauguss oder Edelstahl her-
gestellt.

Die Bezeichnung Grauguss ist auf die grauliche Farbe der Bruchkanten von Bau-
teilen aus diesem Material zurtickzufiihren. Bei dem fiir Bremsscheiben verwen-
deten Material handelt es sich um Grauguss mit Lamellengraphit (Bezeichnung
GJL). Das bedeutet, dass der Kohlenstoff im Eisengefiige in Lamellenform ein-
gebunden ist und einen Massenanteil von 3 bis 4% hat. Grauguss mit Lamellen-
graphit zeichnet sich durch gute Warmeleiteigenschaften und gute Giefibarkeit
sowie sprodes und relativ hoch ddmpfendes Verhalten aus [72].

Die allgemeine Angabe der Materialeigenschaften von Grauguss in Bremsschei-
ben ist schwer moglich. Wahrend die Dichte in der Regel in allen Bereichen
gleich ist, kann ein charakteristischer E-Modul durch eine Zugprobe nicht er-
mittelt werden. Wird das Material fiir eine Zugprobe an einer bestimmten Stelle
entnommen, hdngt das elastische Verhalten wesentlich von der Anordnung der
Kohlenstofflamellen in dieser Probe ab. Diese Einschliisse sind in Bremsscheiben
nicht homogen verteilt. Aufgrund der Kohlenstoffeinschliisse besteht insbeson-
dere ein Unterschied des E-Moduls zwischen Druck- und Zugbelastung.

Diese Inhomogenititen sind auf die in den verschiedenen Bauteilbereichen stark
variierenden Abkiihlbedingungen bei der Fertigung zurtickzufiihren. So werden
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bei einer Bremsscheibe im Bereich der Kiihlrippen andere E-Module gemessen
als im Reibringbereich. Auch die sogenannte Gusshaut hat andere Gefligeeigen-
schaften. Diese Oberfldche der Kiihlkanéle, welche bei einer fertigen Bremsschei-
be nicht abgeschliffen wird, wird durch den Sandkern bzw. dessen Bindemittel
wéahrend des Gief3- und Abkiihlprozesses beeinflusst. Dort bildet sich ein ande-
res Geflige aus, als in Bereichen, die weiter im Inneren des Bauteils liegen [89].
Unter Verwendung eines linear elastischen, isotropen Materialgesetzes stehen
fiir einen Abgleich von experimentell und numerisch ermittelten Eigenformen
und -frequenzen die Parameter Dichte, E-Modul und Querkontraktion zur Ver-
figung. Werden diese Grofien bei einer Parameteridentifikation als globale Gro-
len ermittelt, ergibt sich ein E-Modul als verschmierte Grofie tiber alle Bereiche.
Es konnen aber im FE-Modell auch Bereiche mit unterschiedlichen Materialei-
genschaften definiert werden. Dann stehen im Abgleichprozess mehr Parameter
zur Verfiigung.

Bei den Berechnungen im Rahmen dieser Arbeit wurde lediglich ein konstanter
E-Modul fiir alle Bereiche definiert. Damit gelang eine Korrelation der nume-
risch und experimentell ermittelten Eigenfrequenzen mit einer Abweichung von
< 5%.

Der E-Modul fiir Grauguss ist nahezu nicht frequenz-, jedoch temperaturabhan-
gig. Das hat insbesondere bei der Bremsscheibe einen Einfluss, da hier Tempera-
turen bis 600°C vorkommen kénnen.

.. * . . . Y ,.' =
e S
B’ i o o 2%0°H
| ] o..O--o. ’f.' . ® 8 °
,.... % o .2 .'.. .q
N . L] ®
. * & i Pt
g8 " o0 q ° o, 00 N8
Sl et . ‘.
e 2 T %, gl

Abbildung 4.1: Gefiige von Lamellen- (links) und Kugelgraphit (rechts)

4,2 Sattel und Halter

Bremssittel und -halter sind in der Regel aus Spheroguss hergestellt. Haufig
kommen aber auch Leichtbau-Bremssittel zum Einsatz. Diese sind aus einer
Aluminiumlegierung gegossen. Bei Spheroguss handelt es sich um eine Art von
Gusseisen mit Kugelgraphit (Bezeichnung GJS), was bedeutet, dass eingelagerte
Kohlenstoffpartikel eine rundliche Form haben. Gusseisen mit Kugelgraphit hat
dhnliche Eigenschaften wie Stahl; hohe Festigkeit bei duktilem Verhalten. Im Ver-
gleich zum Grauguss bei Bremsscheiben hat Spheroguss schlechtere Giefseigen-
schaften. Das stellt bei den Sattelbauteilen, die im Vergleich zu Bremsscheiben
einfachere Geometrien aufweisen, keinen Nachteil dar [72].

Der Streubereich der elastischen Eigenschaften dieser Materialien ist deutlich
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kleiner als beim Grauguss mit Lamellengraphit. Die kugelférmigen Kohlenstoft-
einschliisse im Gefiige entstehen wie beim Grauguss ebenfalls wahrend des Ab-
kiithlprozesses, sind aber deutlich kleiner. Daher entsteht ein homogeneres Gefii-
ge. Somit kann fiir den Halter und den Bremssattel, egal ob er aus Aluminium
oder Grauguss besteht, ein isotropes Materialgesetz verwendet werden.

Da diese Bauteile keinen extremen Temperaturschwankungen ausgesetzt sind,
kann die Temperaturabhangigkeit des E-Moduls in der Regel vernachléssigt wer-
den.

4.3 Bremsbelige

Die Bremsbeldge von Scheibenbremsen bestehen zundchst aus dem Reibmateri-
al, welches zusammen mit der Bremsscheibenoberfliche am Reibkontakt betei-
ligt ist und mit fortschreitender Anzahl von Bremsvorgéangen verschleifst. Dieses
Reibmaterial ist auf die Belagtrdgerplatte geklebt. Zwischen Reibmaterial und
Belagtragerplatte liegt oft noch eine Zwischenschicht (Underlayer). Auf der Riick-
seite der Belagtragerplatte ist in der Regel ein Dampfungsblech (Shim) geklebt,
welches aus ein oder mehreren Metallschichten besteht, die wiederum mit einer
Gummischicht {iberzogen sein konnen.

Dampfungsblech
(Shim)

Abbildung 4.2: Komponenten eines Bremsbelages

4.3.1 Reibmaterial

Im Gegensatz zu den anderen Belagkomponenten hat das Reibmaterial kein
isotropes Materialverhalten. Durch den Pressvorgang in der Produktion von
Bremsbeldgen und durch die Metallfasern, die dabei quer zur Pressrichtung
ausgerichtet werden, hat das Reibmaterial normal zur Reibebene ein anderes
Verhalten als in der Ebene. Zur Beschreibung dieses Verhaltens muss ein aniso-
tropes Materialgesetz formuliert werden.

Das Reibmaterial besteht aus bis zu 30 verschiedenen Komponenten wie Me-
tallen, Fiillstoffen, Gleitmitteln und organischen Stoffen. Die Metalle, welche in
Form von Fasern vorkommen, erh6hen die Festigkeit, Warmeleitfahigkeit und
den Reibwert und fiithren gleichzeitig zu einer Verringerung des Verschleifses.
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Mit Fillstoffen aus z.B. Aluminium- oder Eisenoxid konnen Porositat, Kom-
pressibilitit und Oberflicheneigenschaften beeinflusst werden. Gleitmittel wie
z.B. Graphit werden zur Einstellung eines bestimmten Reibwertes und zur
Beeinflussung der Warmeleiteigenschaften eingesetzt. Die organischen Stoffe
sind im Wesentlichen Harze, die zur Bindung des Materials dienen [75].

Die Zwischenschicht, die in vielen Beldgen eingebracht ist, besteht grundsatzlich
aus dhnlichen Komponenten wie das Reibmaterial selbst. Sie ist aber deutlich
weicher und dient zur gezielten Verdnderung der elastischen Eigenschaften
sowie zur Dampfung des Belages. Die Schicht ist nur ca. 2 mm dick und nicht
tiir einen Reibkontakt vorgesehen.

Im Herstellungsprozess der Bremsbeldge werden zunidchst die einzelnen
Komponenten des Reibmaterials miteinander vermischt. Mittels einer Form
werden die Mischungen (Reibmaterial und Zwischenschicht) auf die mit Kleber
beschichtete Belagtrdagerplatte gepresst. Wahrend des Pressvorganges wird das
Reibmaterial in Pressrichtung komprimiert. Dabei richtet sich ein Grofiteil der
in Faserform vorliegenden Komponenten quer zur Pressrichtung aus. Somit
erhoht sich die Steifigkeit senkrecht zur Pressrichtung und das Material verhalt
sich anisotrop. Da die Richtungen, in denen das Reibmaterial unterschiedliche
elastische Eigenschaften aufweist, senkrecht zueinander stehen, kann von
orthotropen Bedingungen ausgegangen werden. Da weiterhin das Verhalten in
der Belagebene gleich ist, ist die Beschreibung der elastischen Eigenschaften in
Form eines transversal isotropen Materialgesetzes moglich [12].

[

-y
\ =

Abbildung 4.3: Koordinatensystem fiir transversal isotropes Reibmaterial

4.3.1.1 Transversal isotropes Materialverhalten

Allgemein linear elastisches, anisotropes Materialverhalten kann fiir kartesische
Koordinaten in der Indexschreibweise durch die Beziehung

i1 = Chimn€mn (4.1)

ausgedriickt werden. Dabei ist 03; der CAUCHYsche Spannungstensor und &,
der Tensor der GREEN-ST.VENANTschen Dehnungen. Cy;,,,, ist ein Tensor vierter
Ordnung, der die elastischen Eigenschaften des jeweiligen Materials beschreibt
und einen linearen Operator zwischen Spannungen und Dehnungen darstellt.

In einer orthogonalen Basis mit kartesischen Koordinaten konnen die CAUCHY-
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schen Spannungen in der bekannten Matrixform
o1 T2 T3

c= |71 0n ™ (4.2)
T1 T2 033

geschrieben werden.
Analog gilt fiir die GREEN-ST.VENANTschen Dehnungen

1 1
€11 €12 €13 1811 2712 ?713

e= |€1 &n 3| = (5721 €2 3723|. (4.3)
€31 €32 €33 %731 %732 €33

wobei die Definition der Gleitung

du,  Jduy

Ymn = X, | Oxy

(4.4)

durch ein Vertauschen der Indizes zeigt, dass die Komponenten des Dehnungs-
tensors symmetrisch sind. Ferner gilt

T2 = T21 = 012,
T13 = T31 = 013, (4.5)
T3 = 132 = 023.

Somit reduzieren sich Spannungs- und Dehnungstensor auf jeweils sechs unab-
hédngige Komponenten:

€11 €12 €13 011 012 013
£= |en €n €3 o= |02 0 023 (4.6)
€13 €23 €33 013 023 033

Der Elastizitdtstensor C hat damit 36 von null verschiedene Eintrdge. Dieser
muss unter Voraussetzung der Existenz eines elastischen Potentials symmetrisch
sein und hat daher 21 unabhingige Komponenten [9].

Die Eintrdge des Tensors C konnen auch als Matrix geschrieben und das linear
elastische, anisotrope Materialgesetz wie folgt ausgedriickt werden:

011 Ciim Cizz Cizzs Gz Gz G €11

02 Cox Cozz Coo1z Coooz Coon2 €27

03 | _ Caz3z Caziz Cass Caiz| | €33 4.7)
013 Ci313 Cizz Cizi2 €13 '
023 sym. Cozz Cozi2 €23

012 i Ci12| \én2

Anders als bei isotropem Material kann bei orthotropem Material das kartesi-
sche Koordinatensystem nicht beliebig gedreht werden, ohne dass sich die Kom-
ponenten des Elastizitdtstensors dndern. Eine 180°-Drehung der orthogonalen
Basisachsen dndert aber auch bei orthotropem Material die Eintrage von Cyjy,,,
nicht. Mit den Basistransformationen des Elastizitdtstensors
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(4.8)
0 0 1

-1 0 0
und BB =10 -1 0

1 ~10 0
=10 -1 o|, pP=]0 1 o0
0 0 -1 0 0 —1

(Drehung um 1-Achse) (Drehung um 2-Achse) (Drehung um 3-Achse)
Clg)l"monO - ﬁl(c]k)O ’ ﬁl({‘z ) 51913110 ' ﬁgz]r)zo - Chtmn (4.9)
diirfen sich die Eintrdge von C nicht &ndern und es muss gelten:
c). o= Camn far j=1...3 (4.10)
Diese Bedingung ist nur erfiillt, wenn

C1113 = Cr123 = Cr112 = Co13 = Coopz = Coo1p =
C3313 = C3323 = C3312 = Ci33 = Ci312 = Co312 = 0. (4.11)

Das linear elastische, orthotrope Materialgesetz hat damit neun unabhéngige
Komponenten:

o1 [C1111 Crizz Ciizs O 0 0 €1
022 Cop Cp3z 0 0 0 €2
033 Cazzz O 0 0 €33

= 412
013 Ciziz O 0 €13 (412)
023 sym. Cazz O €23
012 i Cr2] \é12

Bei transversal isotropem Material unterscheidet sich das Verhalten in der 1/2-
Ebene zu dem der Richtung 3. Wird also das System um einen beliebigen Winkel
um die 3-Achse gedreht, muss ebenfalls die Bedingung (4.10) erfiillt sein.

Durch eine 90°-Basisdrehung um die 3-Achse

0
g=|-1
.

oS O -
_ o O

] (4.13)

gilt fiir die Eintrdage von C:

Cioto1010 = PBote - Bare - Pate - Paie - Coo2o = Coox
Cio103030 = Pote - Pote - Baze - Baze - Cazzz = Coo33 (4.14)
Cioz01030 = PBoto - B3ze - Pote - Baze - Cazpz = Coz23

Durch eine 45° Basisdrehung um die 3-Achse

1 1
V2 V2

B= —% % 0 (4.15)
0 0
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gilt weiterhin fiir den Eintrag

Cro100000 =P110 - B11° - P120 - B12o - Crma
+B11° - 110 - Bz - P2e - Crize
+B21° - B21e - Pr2o - P12o - Coo11
+B21e - Ba1e - Baze - Pz - Coo
+PB110 - Bate - B1zo - P2oe - Cro12
+B11° - B21e - Pr2o - Pz - Co121
+B11° - Po1e - P12 - oo - Crozn
+PB11e - Bate - P12 - P2ze - Con12- (4.16)

Unter Berticksichtigung der Symmetrie und Gleichung (4.10) gilt:
1

1 1 1
Croqonone = Ciiny =—— s —— « — . —.2C
1010202 1122 5 3 A va hm
PRI
V2 V2 V2 vz T
L __1 i L 4C
V2 V2 V2 vz P
=C1111 — 2C1212, (4.17)

was die Zahl der unabhéngigen Grofien auf fiinf reduziert.

4.3.1.2 Messung der transversal isotropen Materialeigenschaften

Mittels Ultraschallmessung ist es moglich, die Ausbreitungsgeschwindigkeiten
sowohl von Kompressions- als auch von Scherwellen in einem Kontinuum zu
bestimmen [83]. Der Zusammenhang zwischen den Wellengeschwindigkeiten c
und den Komponenten des Tensors C in kartesischen Koordinaten wird durch
die KELVIN-CHRISTOFFELschen-Gleichungen beschrieben [63]:

(Chtmntinn — Q025km)i?m =0 (4.18)

Darin ist n die Richtung der Wellenausbreitung, dx,, das KRONECKERdelta und p
der Vektor der Partikelbewegung. Dieses fiihrt fiir die Kompressionswellen mit

1 0 0
n=p=|0],[1|und |0 (4.19)
0 0 1
direkt auf die Zusammenhange
Cii11 = c110,  Coom = ¢3,0,  Cazzz = €330, (4.20)

wobei der erste Index in den Geschwindigkeiten c die Ausbreitungsrichtung und
der zweite die Polarisierung, d.h. die Richtung der Partikelbewegung darstellt.
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Fiir die Scherwellen gilt analog:

Ci313 = C1331 = Ca113 = C3131 = €350 = €3,0
Cas2s = Cazzz = Caoo3 = Cazo = €330 = 350 (4.21)

2 2
Ci212 = Ci201 = Co112 = Co121 = €120 = €510

Fiir transversal-isotropes Material konnen zunédchst mit vier Messungen die un-
abhédngigen Konstanten

Ci111 = Co22, GCzzzz, Ciziz = Cozpz und  Coopp (4.22)

ermittelt werden. In diesen Messungen wird durch einen Sender (S) ein Ultra-
schallsignal angeregt. Dieses ist entweder normal zur Probenkante polarisiert
und erzeugt damit eine Kompressionswelle (vgl. Abbildung 4.4, b) und c)), oder
es ist parallel zur Kante polarisiert und erzeugt dadurch eine Scherwelle (vgl. Ab-
bildung 4.4, a) und d)). Diese Signale werden auf der anderen Probenkante am
Empfanger (E) registriert. Mit den gemessenen Durchlaufzeiten des Ultraschall-
signals und den Abmessungen der Probekorper lassen sich die Wellengeschwin-
digkeiten und damit die Konstanten (4.22) des Elastizitdtstensors ermitteln.

a) b) <) E
7N
S
Ci313, Ca323 Cr11, Caz22 Csazs
d)
b
Con Cu13s, C2233

Abbildung 4.4: Ultraschall-Messungen an Probekorpern zur Ermittlung der Ma-
terialkonstanten

Den Eintrag fiir Cq1pp erhdlt man aus den bereits ermittelten Werten durch die
Beziehung (4.17):

Ci122 = Ci111 — 2C212 (4.23)

Fiir die Eintrage Cy133 bzw. Cyp33 ist eine zusédtzliche Messung notwendig. Dazu
ist ein weiterer Probekorper erforderlich. Dieser hat zwei parallele Kanten, die
einen 45° Winkel zu der 3-Basisachse und der 1- bzw. 2-Basisachse aufweist (vgl.
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Abbildung 4.4, e)). Damit kann die Wellenausbreitungsgeschwindigkeit normal
zu diesen Kanten gemessen werden:

1 (1 1 (Y
n=—1,0 bzw. n,=— 11 (4.24)
V2 4 V2 \1

Fiir n, lautet das Eigenwertproblem (4.18)

2(C1212 + Ciz13) — oc? 0 0
0 2(Canzp + Cazpz) — oc? 2(Cao33 + Cos23) p=0.
0 3(Cos3 + Cazo3) 3(Ca3s3 + Ci313) — oc?

(4.25)
Uber die Eigenwerte dieses Gleichungssystem erhalt man die Wellengruppenge-
schwindigkeiten.® Die Eigenvektoren geben die Richtung der Wellenausbreitung
an. Die Beziehungen fiir die erste Mode

1
1
ocf = 5(Cioiz + Cians) pr= (0]  (Scherwelle) (4.26)

)

sind redundant, da die Konstanten Cy312 und Cj313 aus anderen Messungen be-
reits bekannt sind.
Aus der zweiten und dritten Mode erhélt man die Bedingung

1
QC%/g =1 Copoo + Cz333 +2Cy313 & \/(szzz — Ca333)? + 4(C1133 + C1313)2]

(4.27)
mit den zugehorigen Figenvektoren

p2 und ps. (4.28)

Die Partikelbewegung ist dabei jedoch nicht normal bzw. parallel zur Anre-
gungsebene. Da die sich ausbreitenden Wellen in der Regel eine longitudinale
bzw. transversale Auspragung bezogen auf die Anregungsebene haben, spricht
MUSGRAVE [63] von quasi-Kompressions-” und quasi-Scherwellen. Gegeniiber
den Wellen in einem isotropen Medium sind darin Gruppen- und Phasenge-
schwindigkeit nicht gleich grof$ und die Ausbreitungsrichtung ist nicht normal
zu der Anregungsebene (vgl. Abbildung 4.5). Mit der gemessenen Gruppenge-
schwindigkeit c450 in der 2-3-Ebene kann aus Gleichung (4.27) die Konstante
Coy33 ermittelt werden:

®Mit der Wellengruppengeschwindigkeit beschreibt man die Geschwindigkeit, mit der sich die
Hiillkurve einer Wellengruppe ausbreitet. Eine Wellengruppe besteht aus mehreren iiberlagerten
Einzelwellen, die sich jeweils mit ihrer eigenen Phasengeschwindigkeit ausbreiten.

"Der Begriff quasi-Kompressionswelle wird von CREMER & HECKL [19], zur Differenzierung von
sich in einem unendlich ausgedehnten Kontinuum ausbreitenden Kompressionswellen, fiir Kom-
pressionswellen in Platten und Stében verwendet, bei denen eine eingeschrankte Querdehnungs-
behinderung vorliegt.
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1 2
Cr33 = \/ {ZQCLZEO — = (Cooz2 + Ca333 + 2C1313)} 1 (Cooz — Ca333)* — Cia1a

2
(4.29)
Alternativ erhdlt man die Konstante Cyp33 auch direkt aus den gemessenen Grup-
pengeschwindigkeiten [15]:

1 1 1 1
Conss = 2@\/ (C%e) - 5042150 - 5053) <C%3 - Ecgz - 5C4215o) — QCi5 (4.30)

In beiden Gleichungen (4.29) und (4.30) konnen entweder die gemessene
Kompressions- oder die Scherwellengeschwindigkeit fiir die Ermittlung von
Coo33 verwendet werden. Unabhédngig davon, ob bezogen auf die Probenkante
eine longitudinale oder transversale Erregung aufgebracht wird, werden immer
beide Wellentypen angeregt. Wird vom Sender ein Impuls ausgesendet, misst
der Empfdanger zwei Signale nacheinander. Das erste gehort zur schnelleren
Kompressionswelle, das zweite zur langsameren Scherwelle. Beide Geschwin-
digkeiten fithren auf das gleiche Cp233.

Bei der Ultraschallmessung einer 45° Probe wird jedoch in der Regel nicht die
Wellengruppengeschwindigkeit, sondern die Phasengeschwindigkeit ermittelt,
da die gemessene Durchlaufzeit eines Ultraschallimpulses auf die Probendicke
und nicht auf die tatsdchliche Durchlaufstrecke bezogen wird (s. Abbildung
4.5). Der entstehende Fehler ist von dem Winkel x abhéngig, den Gruppen- und
Phasengeschwindigkeitsvektor einschlieffen. Die Abweichung ist umso grofer,
je mehr sich die elastischen Eigenschaften des Materials in den Raumrichtungen
unterscheiden.

Abbildung 4.5: Winkel zwischen Phasen- und Gruppengeschwindigkeit

Um diesen Fehler zu beriicksichtigen, ist eine Korrektur der gemessenen Pha-
sengeschwindigkeit notwendig. Das kann in einem Iterationsprozess erfolgen,
indem zunédchst ein Winkel xy angenommen und damit das Eigenwertproblem
(4.25) gelost wird. Aus dem Winkel zwischen dem Vektor p, der Partikelbewe-
gung der Kompressionswelle (entspricht der Ausbreitungsrichtung) und dem
Vektor n der Anregungsnormalenrichtung erhélt man eine neue Schatzung fiir .
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Durch Invertierung der Matrix kann die Beziehung (4.12) mit den in der Praxis
ublicherweise verwendeten engineering constants geschrieben werden:

(1 _vp 13 T

€11 kR o 0 00 011
£~ -2 0 0 0
€22 Ep 1E3 022
€3 | _ E; (1) 0 0 33 (4.31)
e 1 o
23 sym. Cn 0 23

€12 GL 012

L 12 4

Die Invertierung ergibt fiir transversal isotropes Material die Zusammenhéange:

2
4Cs333 C1212

Ey = E; =4Cqp10 —
C1111Ca333 — C3y55

E3 =C3333 — —C%m
Ci111 — Cio2
C1133
V13 = V3 = 4.32
B="2 7 (C1111 — C1212) (4.32)
2
iy =1 — Cs333C1212

2
C1111Ca333 — Ciy33
G13 = Gz =Cy313

G12 =C1212

Aufgrund der frequenzabhingigen Eigenschaften des Reibmaterials ist dieses
Verfahren nicht geeignet, um die relevanten Werte direkt zu ermitteln. Die
Ultraschallmessungen werden bei ca. 2 MHz durchgefiihrt, wihrend die fiir
das Quietschen relevanten Frequenzen im Bereich von 1 bis 15 kHz liegen.
Daher ist eine Parameteridentifikation durch einen Vergleich der Ergebnisse
einer numerischen und einer experimentellen Modalanalyse (vgl. Abschnitt 4.4)
unerlésslich.

Nimmt man an, dass die Verhiltnisse von Elastizitats- und Schubmodulen der
beiden Richtungen sowie die der Querkontraktionen nicht frequenzabhingig
sind, konnen diese beibehalten und somit die Anzahl der Parameter in der
Parameteridentifikation reduziert werden.

Liegen keine Messergebnisse der Materialkenngrofien aus z.B. einer Ultraschall-
messung vor, ist es auch moglich, die Parameteridentifikation mit geschatzten
Startwerten durchzufithren. GUGGENBERGER [36] zeigt, dass mit Werten eines
dhnlichen Materials als Startgrofe eine gute Ubereinstimmung zwischen nume-
rischer und experimenteller Modalanalyse zu erzielen ist.

Auch bei dem Reibmaterial sind die Materialeigenschaften nicht gleichmaflig
verteilt. Durch die Geometrie und den Herstellungsprozess gibt es Inhomoge-
nitidten, welche bei der Parameteridentifikation durch eine Aufteilung in mehre-
re Bereiche berticksichtigt werden konnen. Durch die beim transversal isotropen
Material auftretenden fiinf unabhidngigen Konstanten erhoht sich damit die An-
zahl der Parameter gegentiber isotropem Material um den Faktor finf.
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4.3.2 Belagtragerplatte

Die Belagtragerplatten von Bremsbeldgen bestehen in der Regel aus Stahl und
konnen durch ein isotropes Materialgesetz abgebildet werden. Durch den Her-
stellungsprozess (Stanzen von Lochern, Schmieden von Verstarkungen) konnen
ebenfalls Bereiche mit abweichenden Materialparametern entstehen. Diese Un-
terschiede wurden im Rahmen dieser Arbeit als gering eingeschitzt und daher
nicht berticksichtigt. Eine Frequenzabhingigkeit des E-Moduls bei Stahl ist ver-
nachldssigbar und der Einfluss der Temperaturabhédngigkeit ist gering, da die
Belagtragerplatten keinen extremen Temperaturen ausgesetzt sind.

4.3.3 Dampfungsblech (Shim)

Auf der Riickseite der Belagtragerplatte wird hdaufig aus Griinden der Dampfung
ein diinnes Blech (auch Entdrohnblech oder Shim) geklebt. Dieses hat mehre-
re Funktionen. Zum Einen erzeugt es den sogenannten constraint-layer-damping-
Effekt (vgl. Abschnitt 5.2.3). Zum Anderen bewirkt die Gummierung aufler einer
Dampfung eine Entkopplung von Kolben und Belag bzw. Sattel und Belag. Au-
lerdem beeinflusst es die Kontaktdruckverteilung zwischen den Kontaktpaaren.
Die Simulation des dynamischen Verhaltens von Shims wurde von FLINT et al.
[31] und MCDANIEL et al. [57] durchgefiihrt. Dieses erfordert eine sehr detail-
lierte Abbildung als FE-Modell, welches im Rahmen dieser Arbeit vereinfacht
wird. Ziel ist es, den wesentlichen Effekt des Shims, das constrained layer damping,
prinzipiell abzubilden. Dazu wurden Blech- und Klebeschicht in Form von je-
weils nur einer Volumenelementschicht im FE-Modell abgebildet. Die frequenz-,
druck,- und temperaturabhidngigen Materialdaten wurden als Mittelwerte aus
der Literatur, insbesondere aus den Untersuchungen von FLINT et al. [31] iiber-
nommen. Aufgrund der sehr geringen Blechdicke (ca. 0,5 mm) und der sehr ge-
ringen Steifigkeit des Klebermaterials (ca. 10 N/mm?) ist der Einfluss des Shims
auf die Steifigkeit bzw. die Eigenfrequenzen der Beldge sehr gering [36]. Ledig-
lich die Dampfung hat einen signifikanten Einfluss auf das Schwingverhalten der
Belédge. Diese wird mit dem in Abschnitt 5.2.2 beschriebenen Verfahren abgebil-
det.

Da die Abbildung der Dampfung in einer linearen Eigenwertanalyse nur einge-
schrankt moglich ist (vgl. Abschnitt 5.1), ist das Ziel dieser Vorgehensweise weni-
ger ein exakter quantitativer Abgleich der Ddmpfung als vielmehr eine Moglich-
keit zur qualitativen Bewertung des constraint-layer-damping-Effektes von Damp-
fungsblechen auf Bremsbeldgen.
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4.4 Parameteridentifikation

Ziel der Parameteridentifikation oder des Parameter-Fittings ist es, fiir die Ergeb-
nisse von numerischer und experimenteller Modalanalyse von Bauteilen sowohl
bei den ermittelten Eigenfrequenzen als auch bei den Eigenformen eine mog-
lichst gute Ubereinstimmung durch Variation von Parametern im numerischen
Modell zu erzielen. Dieses Verfahren wird auch als Model-Updating bezeichnet
[32]. Dadurch ist es moglich, unbekannte Materialkonstanten bzw. -parameter
eines Werkstoffes zu ermitteln.

Direkte Methode

Bei der direkten Methode wird durch eine Anpassung von Massen- und Stei-
figkeitsmatrix des numerischen Modells eine Ubereinstimmung von berechne-
ten und gemessenen Ergebnissen erreicht. Da die Komponenten dieser Matrizen
von mehreren physikalischen Grofien (Parametern) abhéngen, erhdlt man damit
keine Informationen {iber die physikalische Bedeutung einer solchen Anderung.
Bei jeder Modifikation der Geometrie des Modells ist ein erneutes Updating er-
forderlich. Der Vorteil dieser direkten Methode ist, dass keine Iterationen not-
wendig sind und somit die Anpassung in einem Rechenschritt erfolgen kann.

Iterative Methoden

Iterative Methoden zeichnen sich dadurch aus, dass die Parameter, anhand derer
ein Updating durchgefiihrt werden soll, frei gewdhlt werden konnen. Somit ist es
im Gegensatz zur direkten Methode moglich, durch einen iterativen Updating-
Prozess die Materialparameter eines Modells ndherungsweise zu ermitteln. Bei
Anderungen des Modells, die z.B. nur die Geometrie betreffen, braucht unter der
Annahme, dass das richtige Materialgesetz Grundlage der Parameter ist, kein
weiteres Updating zu erfolgen.

44.1 Korrelation

Waihrend die Eigenfrequenzen aus Rechnung und Messung direkt miteinander
verglichen werden konnen, kann fiir den Vergleich der Eigenformen u.a. das
Modal Assurance Criterion (MAC) fiir einen Vergleich herangezogen werden. Der
MAC-Wert wird mit den Vektoren der berechneten ®,,,;, und gemessenen @y,
Schwingformen ermittelt.

chr{um ) q)epoz
((DZWH ) q)exp) (¢gxp : (Dnum)

MAC (®yum, Pexp) = (4.33)

Zwei identische Vektoren haben den MAC-Wert 1,0. Je grofer die Ubereinstim-
mung der Vektoren ist, desto grofier ist der MAC-Wert.

Es konnen auch Frequency Response Functions (FRFs) zur Korrelation von numeri-
schen und experimentellen Berechnungen im Zeitbereich herangezogen werden.
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Damit ist es moglich, auch Dampfungsgrofien zu bestimmen. Ein solches Verfah-
ren ist z.B. in DASCOTTE & STROBBE [22] ndher beschrieben.

4.4.2 Sensitivititen

Die Sensitivitdten S, stellen die Ableitung einer Zielgréfie Z,, nach einem Para-
meter P, dar. Fiir die Eigenfrequenz als Zielgrofie (Z = w) ergibt sich die Sensi-
tivitdtsmatrix in normierter Form:

- A _q1 {w
R ( aan) P, (4.34)
Abbildung 4.6 zeigt exemplarisch die Sensitivititsmatrix S fiir einen Bremsbe-
lag (vgl. Abbildung 4.2) mit transversal isotropen Materialparametern (vgl. Ab-
schnitt 4.3.1.1) fiir Reibmaterial und Zwischenschicht.

0,50

T 0,25

normierte Sensitivitat

E Belagtragerplatte

E Kleber (Shim)

E Shim

vi3/vas Zwischenschicht
vi2 Zwischenschicht
G13/Ga2s Zwischenschicht

G2 Zwischenschicht

ta
E1/E2 Reibmaterial
Es Reibmaterial
G2 Reibmaterial
G13/G23 Reibmaterial
vi2 Reibmaterial

Es Zwischenschicht
E1/E2 Zwischenschicht

v13/vas Reibmaterial

Abbildung 4.6: Sensitivitdtsmatrix fiir einen Bremsbelag mit transversal isotro-
pen Materialparametern

4.4.3 Updating-Prozess

In Abbildung 4.7 ist der Updating-Prozess schematisch dargestellt. Die experi-
mentell und durch Schatzwerte numerisch ermittelten Zielgrofien werden korre-
liert, bevor die Sensitivitaten der Parameter, anhand derer ein Updating erfolgen
soll, bestimmt werden. Stimmt die Anzahl der Parameter n mit der Anzahl der
Zielgrofien m iiberein, erhdlt man iiber die Invertierung der Sensitivitatsmatrix
(4.34) eine neue Parameterschidtzung.

AP, =S} AZ, (4.35)
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Mit dieser Schatzung erfolgt dann eine erneute numerische Berechnung der
Zielgrofien. In der Regel ist die Anzahl der Zielgrofien (Eigenwerte und Ei-

experimentelle numerische
Modalanalyse Modalanalyse

v

| Korrelation (Frequenzen, MAC) |

v

| Ermittlung der Sensitivititen S

Y

| Parameterabschitzung

| numerische Modalanalyse

v

| Korrelation (Frequenzen, MAC)

Abbildung 4.7: Updating-Prozess

genformen) grofler als die Anzahl der Parameter. Eine Invertierung der Matrix
in (4.35) ist nicht moglich, so dass Schédtzverfahren zur Anwendung kommen
mussen.

Bei der Parameterschitzung besteht die Moglichkeit, sowohl die Zielgrofien
als auch die Parameter zu wichten. Basiert eine Zielgrofie (z.B. MAC-Wert) auf
qualitativ weniger guten Messergebnissen, konnen diese mit einem grofieren
Streuparameter als bessere Messergebnisse gewichtet werden. Gleichzeitig kon-
nen bei den Parametern Grofien, die weniger streuen (z.B. E-Modul von Stahl),
anders gewichtet werden, als welche mit grofleren Streubreiten (z.B. Kennwerte
des Reibmaterials). Eine solche gewichtete Parameterschitzung kann analog
dem Verfahren von BAYES erfolgen [64]. In einem Iterationsprozess werden
solange neue Schdtzungen ermittelt, bis die Korrelation der aktualisierten
Rechnungen mit den Messergebnissen zufriedenstellend ist.

FRISWELL & MOTTERSHEAD [32] gehen ndher auf weitere Themen des Model-
Updatings wie z.B. Eigenvektor-Sensitivitdten oder Korrelation von komplexen
Moden ein.
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Kapitel 5
Diampfung

In Abschnitt 2.2.1.4 wurde gezeigt, dass Ddmpfung einen besonderen Einfluss
auf das Stabilitdtsverhalten von Reibschwingern haben kann. Folglich miissen
bei der Simulation von Bremsenquietschen moglichst dem physikalischen
Verhalten entsprechende Dampfungsmodelle abgebildet werden.

In diesem Kapitel werden zundchst verschiedene Dampfungsmodelle anhand
der Bewegungsgleichung eines Einmassenschwingers erkldrt und mittels eines
Mehrmassenschwingers untereinander verglichen. Hinsichtlich der Anwendung
von Dampfungsmodellen in dem in Abschnitt 3.2.2 beschriebenen Verfahren
werden lediglich freie Schwingungen betrachtet. Weiterhin werden die ver-
schieden Dampfungsmechanismen, die in einer Bremse wirken, aufgefiihrt und
deren mogliche Berticksichtigung auf die Simulation von Bremsenquietschen
diskutiert.

Der Begriff Dampfung beschreibt ganz allgemein eine Energieentnahme aus ei-
nem schwingenden System. Dabei wird Bewegungsenergie in eine andere Ener-
gieform, in der Regel Warme, umgewandelt. Diese Energieentnahme entspricht
einer ,positiven Dampfung”. Von ,negativer Dampfung” spricht man, wenn ein
schwingendes System in jedem Zykel Energie aufnimmt (vgl. Abschnitt 2.1.1.2,

[41]).

51 Dampfungsmodelle

5.1.1 Reibungsdimpfung

Bei Reibungsdampfung, welche nach dem verwendeten Reibungsmodell auch
CouLOMBsche Dampfung genannt wird [40], gilt fiir den Einmassenschwinger
aus Abbildung 5.1:

m-ﬁc’+k-x+ptPN'%:0 (.1)
———

p
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Darin ist die Dampfungskraft

X
PD = PR = ]LFN . m (5.2)
vom Betrag konstant und wirkt stets gegen die Bewegungsrichtung. Bei jeder
Richtungsdnderung des Schwingers dndert sich das Vorzeichen der Dampfungs-
kraft sprunghaft. Der Schwinger verhilt sich wie ein ungedampftes System mit
der Eigenkreisfrequenz
k

WE = a/ (53)

dessen Gleichgewichtslage bei jedem halben Schwingzykel sprunghaft zwischen

+tx0 = % (5.4)

alterniert (vgl. Abbildung 5.1) und dessen Amplitude pro Zykel um

F
Ax = 4xg = 4% (5.5)

abnimmt. Das entspricht einer linear abfallenden Amplitude [18, 41].8 Die Eigen-
kreisfrequenz wird in diesem Fall nicht von der Dampfung beeinflusst.

*

WE = WE (5.6)

x,F
F —x(t)

r
¢ ¢ —F (D)
k E | F X
%—'\N\f m -
u*0

< -
I TTARRRRRRRRRERRRERRRR ~

—>x uEy = Fg
Fy

~~

Abbildung 5.1: Reibungsddmpfung

Streng genommen kann hier nicht von einer Eigenkreisfrequenz gesprochen wer-
den, da es sich nur abschnittsweise um eine harmonische Bewegung handelt [34].
Fiir die Periodendauer bzw. die Lange eines Schwingzykels gilt jedoch wie im
Falle einer harmonischen Schwingung die Beziehung [40]:

271

T= (5.7)

8Bei vollstindig abgeklungener Schwingung verbleibt der Schwinger bei +x aus Gleichung (5.4).
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5.1.2 Viskose Dampfung

Von viskoser Dampfung spricht man bei einem Schwinger mit einem Damp-
fer, der eine geschwindigkeitsproportionale Dampfungskraft erzeugt. Die Bewe-
gungsgleichung ergibt sich mit der Dampfungskonstante ¢ zu
m-X+c-x+k-x=0. (5.8)
p

Die Losung dieses Systems erhilt man mit dem Exponentialansatz
x(t) = % -eM (5.9)

durch konjugiert komplex auftretende Eigenwerte A, A und Koeffizienten %, % als

x(t) =%-eM+ 5 M (5.10)
Darin entspricht der Imaginérteil des Eigenwertes
k c \2
X % _ Nt
SW =wi =1/~ (5) (5.11)
der gedampften Eigenkreisfrequenz des Systems. Der Realteil
c
RA)=0=-0= ~5. (5.12)

beschreibt den exponentiellen Abfall’ der Amplitude. Mit dem Satz von MOIVRE
[13] kann die Verschiebung x(t) in Gleichung (5.10) mittels der Beziehungen

o
A=-0+w; A=2%| a=arctan (—%) (5.13)

durch rein reelle GrofSen dargestellt werden [40]:
x(t) = A e (coswit — ) (5.14)
Mit dem Exponentialansatz (5.9) und
() =A-%-M=A-x(b) (5.15)
ergibt sich die Dampfungskraft in (5.8) zu
Fp=F=c-A-x=c(—6+ wi) - x. (5.16)

Sie ist in Phase mit der Geschwindigkeit und bei schwacher Dampfung § < wg
etwa proportional zur Eigenkreisfrequenz wg und Auslenkung x.

Bei dieser Form von Dampfung fillt die Amplitude der freien Schwingung ex-
ponentiell ab (vgl. Abbildung 5.2). Die Eigenkreisfrequenz dieser Schwingung
wird durch die Dampfung beeinflusst. Gleichung (5.11) zeigt, dass sich die Ei-
genkreisfrequenz wy mit steigender Dampfung verringert. Dieser Effekt kann in
der Regel bei schwach geddmpften Strukturen vernachldssigt werden.

Im Falle ,negativer Dampfung” (vgl. Abschnitt 2.1.1.2, [41]) wird ein exponentieller Anstieg be-
schrieben.
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Abbildung 5.2: Einmassenschwinger mit viskoser Dampfung

RAYLEIGH-Dampfung

Das RAYLEIGHsche Dampfungsmodell stellt einen Sonderfall der viskosen
Dampfung dar [40]. Die Dampferkonstante ¢ aus (5.8) wird hier als Linearkom-
bination von Masse und/oder Steifigkeit gebildet:

c=a-m+p-k (5.17)
Die Dampfungskraft ergibt sich dabei zu
Fp = (am + Bk) A - x. (5.18)

Fiir B = 0 spricht man auch von massenproportionaler bzw. fiir x = 0 von stei-
figkeitsproportionaler Dampfung [40].

Die Dampfungskraft ist wie in Gleichung (5.16) abhidngig von der Kreisfrequenz
w¥, aber nicht von einer unabhingigen Dampferkonstante ¢ wie in (5.8), sondern
zusitzlich noch von Masse und/oder Steifigkeit tiber die Konstanten « und B.
Die Dampfung ist wie in (5.8) viskos, also in Phase und proportional zur Ge-
schwindigkeit. Darum hat auch in diesem Fall die Schwingungsamplitude wie
in Abbildung 5.2 eine exponentiell abfallende Amplitude. Analog zu (5.11) wird
die Eigenkreisfrequenz der Schwingung durch die Dampfung gemindert.

5.1.3 Strukturelle/hysteretische Dampfung

Beim strukturellen oder auch hysteretischen Dampfungsmodell hat die Bewe-
gungsgleichung keinen geschwindigkeitsproportionalen Dampfungsterm [34].
Die Dampfung wird iiber eine komplexe Steifigkeit der Feder k = k(1 £i7) durch
den Verlustfaktor 77 abgebildet [40]. Dieses wird auch als Korrespondenzprinzip be-
zeichnet [93]:

m-X+k(1tig)-x=0 (5.19)

Mit dem Exponentialansatz (5.9) erhdlt man auch hier komplexe Eigenwerte A.
Wie in Abschnitt 5.1.2 entspricht der Imaginérteil des Eigenwertes der Eigen-
kreisfrequenz des gedampften Schwingers,

k / 2
IS(V)| = wg = \/;\/ w (5.20)
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und der Realteil dem Koeffizienten des exponentiellen Amplitudenabfalls,

R(A) = —6 = —\/5\/ 1= vi+n V21+’72 (5.21)

In diesem Fall entsteht eine Dampfungskraft, die unabhiangig vom Dampfungs-
grad immer genau in Phase mit der Geschwindigkeit x ist. Sie ist tiber die Kon-
stante 7 proportional zur Steifigkeit k, jedoch im Gegensatz zu den oben beschrie-
benen Dampfungsmodellen (5.8) und (5.17) nicht frequenzabhingig:

Fp(t) = S(E) = nki- % (5.22)

Die Schwingungsamplitude hat auch in dieser Losung einen exponentiell abfal-
lenden Verlauf wie in Abbildung 5.3 mit dem Unterschied, dass die Kreisfre-
quenz der abklingenden Schwingung wy mit steigendem Verlustfaktor 1 gro-
er wird. Das erkennt man am Imaginarteil des Eigenwertes in Gleichung (5.20).
Auch das ist bei schwach gedampften Strukturen in der Regel vernachléssigbar.

x,F b

—x(t)
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Abbildung 5.3: Einmassenschwinger mit viskoser Dampfung

5.1.4 Vergleich der Dampfungsmodelle

Mit Ausnahme der Reibungsdampfung (Abschnitt 5.1.1) unterscheiden sich die
in Abschnitt 5.1 beschriebenen Dampfungsmodelle bezogen auf die Losung frei-
er Schwingungen von Einfreiheitsgradsystemen nicht. Die verschiedenen Para-
meter ¢, «, B und 77 konnen so gewdhlt werden, dass das Schwingungsverhalten
identisch ist!?. Die Zusammenhénge sind in Tabelle 5.1 aufgefiihrt.

Strukturen mit mehreren Freiheitsgraden

Werden die im vorangegangenen Abschnitt erlduterten Dampfungsmodelle
auf Systeme mit mehreren Freiheitsgraden angewendet, bestehen Unterschie-
de in den Eigenlosungen. Je nach Dampfungsmodell entstehen unterschiedli-
che Dampfungsmatrizen. Dabei sind insbesondere Systeme mit ungleichmafSig

10Mit Ausnahme der Frequenz bei struktureller Dampfung
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C « B 1
c am Bk \/2mk( 1+72-1)

2 < pE VE(VIPE-)
Bl ¢ a’t V3 (Vi)

] \/(H%)zﬂ \/(1+“§—,;“)2f1 \/(1+§—Z‘>21

Tabelle 5.1: Beziehungen zwischen den Dampfungsgrofien bei den verschiede-
nen Dampfungsmodellen

verteilter (diskreter) Dampfung oder diskretisierte, kontinuierliche Systeme von
Interesse. Letztere lassen sich durch eine endliche Zahl von Einzelmassen und
Spannungs-Dehnungs-Beziehungen untereinander darstellen [48]. Die System-
bzw. Materialdimpfung kann dabei entweder durch gleichméfig verteilt ange-
ordnete, einzelne viskose Dampfer oder durch die Verwendung von komplexen
Federn berticksichtigt werden.
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Abbildung 5.4: Diskretisierter Kragarm mit drei Freiheitsgraden

Zur Veranschaulichung wird der Kragarm in Abbildung 5.4 durch drei Freiheits-
grade diskretisiert und die Materialdampfung in Form von diskreten Dampfern
bzw. komplexen Federn abgebildet. Entsprechend des verwendeten Dampfungs-
modells ergeben sich die folgenden Bewegungsgleichungen:

viskose Dampfung

100 c 6 —4 1 k 6 —4 1
m|[0 10 x+l—§ —4 5 -2 x+l—;” —4 5 -2 |x=0 (5.23)
001 1 -2 1 1 —2 1
massenproportionale Dampfung
100 100 v 6 —4 1
m|[0 10 |x+am| 0 1 0 x+l—;” —4 5 -2 |x=0 (5.24)
001 001 1 -2 1
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steifigkeitsproportionale Dampfung

100 6 —4 1 ' 6 —4 1
m|0 10 x+ﬁl—;" —4 5 -2 x+l—;” —4 5 =2 |x=0 (5.25)
001 1 -2 1 1 -2 1
strukturelle Dampfung
100 r 6 —4 1
m|0 10 x+l—;’ —4 5 -2 | (1+ip)x=0 (5.26)
001 1 -2 1

Mehrfreiheitsgradsysteme konnen modal zerlegt und deren entkoppelte Glei-
chungen mittels der Losung des Einmassenschwingers geldst werden [17, 41].
Bei der Zerlegung wird jeder Mode eine modale Masse, modale Steifigkeit und
eine modale Dampfung zugeordnet.
Im Falle einer beliebig besetzten Dampfungsmatrix kann diese durch den Ansatz
reeller Moden und Eigenwerte nicht entkoppelt werden. Dazu ist ein komplexer
Ansatz zu wihlen und folglich ein komplexes Gleichungssystem zu losen.
Beim RAYLEIGH-Dampfungsmodell ist die Dampfungsmatrix nicht beliebig be-
setzt. Die Gleichungssysteme konnen durch eine reelle modale Transformation
entkoppelt werden. Beim strukturellen Dampfungsmodell ist aufgrund der kom-
plexen Steifigkeit unbedingt ein komplexes Gleichungssystem zu losen.
Im Rahmen dieser Arbeit werden alle Systeme mit dem komplexen Ansatz (5.9)
modal zerlegt. Darin sind aufler den Eigenwerten A auch die Eigenvektoren ®
des Systems

MPM+AC+K=0 (5.27)

wie auch die generalisierten (modalen) Grofien
M, =®! M ®,
C,=o! co, (5.28)
R, =o' K ®,

ebenfalls komplex [58, 7].

I e

D, 3

Abbildung 5.5: Eigenmoden des Kragarms mit drei Freiheitsgraden

Die durch die modale Zerlegung fiir das jeweilige Einfreiheitsgradsystem zuge-
ordnete modale Dampfung wird in der Regel durch den Anteil der kritischen
Dampfung des jeweiligen modalen Systems beschrieben. Diese kann z.B. durch
den Dampfungsgrad ¢ ausgedriickt werden und ergibt sich aus den komplexen
Eigenwerten

A=0+wi (5.29)
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zu [48]:
[, = -RAy) o
TSl el
Zum Vergleich der Dampfungsmodelle aus (5.23) bis (5.26) wird fiir das visko-
se Dampfungsmodell eine Dampfung ¢ angenommen und die Konstanten «, 8
und 7 der iibrigen Dampfungsmodelle so gewihlt, dass die modale Dampfung
bei der zweiten Eigenmode fiir alle Modelle gleich ist. Mit den Beziehungen aus
Tabelle 5.1 und den generalisierten Grofien (5.28) aus der zweiten Losung des
Systems mit viskoser Dampfung ergeben sich die Dampfungsgrofien:

- - ~ 2

o o 2
_ L _ L N N RS 531
“=w, P 7 J( T (5:31)

(5.30)

‘ — B-bzw. viskose Dampfung
! - - o-Dampfung
v strukturelle Dampfung

Abbildung 5.6: Vergleich der Dampfungsmodelle

Abbildung 5.6 zeigt das Verhiltnis der modalen Dampfungsgrade aller vier
Dampfungsmodelle zueinander. Viskose und B-Dampfung sind in diesem Fall
gleich, was man auch schon in den Dampfungsmatrizen in (5.23) und (5.25)
erkennen kann. Wahrend bei der strukturellen Dampfung der Verlauf der
Dampfungsgrade tiber die Frequenz konstant ist, nimmt er bei viskoser bzw.

B-Dampfung linear zu und bei a-Dampfung invers-proportional zur Frequenz
ab.

5.1.5 Modale Dimpfung

In der Praxis werden die Matrizen der Bewegungsgleichungen oft ganz ohne
Dampfung aufgestellt und den modal zerlegten Systemen jeweils eine moda-
le Dampfung (,, zugeordnet. Diese modalen Dampfungen sind aber in der Re-
gel nicht bekannt und miissen geschitzt werden. Dabei wird oft fiir alle Moden
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ein Wert verwendet. Dieses ist aber nur moglich, wenn die Dampfung im Sys-
tem gleich verteilt ist. Sind z.B. nur einige wenige Freiheitsgrade im System ge-
dampft, wirkt sich das nicht auf alle Moden aus (vgl. Abbildung 5.7, [7]).

& ZAN
g

Abbildung 5.7: Modale Dampfung am Einfeldbalken

In der in Abschnitt 3.2.2 beschriebenen Stabilititsanalyse sind die modalen
Dampfungen das Ergebnis. Durch eine komplexe Modalanalyse werden die mo-
dalen Dampfungen jeder Eigenlosung des Systems ermittelt. Existieren modale
Dampfungen mit negativem Vorzeichen, ist das System instabil.

5.2 Dampfungsmechanismen

Im Allgemeinen kann man zwischen externer und interner Dampfung unter-
scheiden [33]. Bei externer Dampfung greifen duflere Krifte auf das Schwin-
gungssystem, die der Bewegungsrichtung entgegengesetzt sind. Durch die damit
geleistete Arbeit wird dem System Energie entzogen. Beispiele fiir solche Krifte
sind externe Reibkrifte, Luftwiderstand oder diskrete (Visko-) Dampfer.

Bei interner Dampfung wird durch Hysterese oder innerer (Bauteil-) Reibung
ebenfalls Energie dissipiert.

5.2.1 Reibungsdimpfung

Wie bereits erwédhnt kann Reibungsddmpfung als innere oder dufSere Dimpfung
auftreten. Reibt beispielsweise eine Komponente des Schwingungssystems an ei-
ner Systemgrenze, wirkt eine dufsere Reibkraft. Reiben zwei Komponenten eines
Schwingungssystems untereinander, wie z.B. an einer Fiigestelle, wirkt eine in-
nere Reibkraft [67, 19].

Obwohl dieser Ddmpfungsmechanismus durchaus als innere Dampfung zwi-
schen verschiedenen Komponenten in selbsterregten (Bremsen-) Systemen vor-
kommt, wird er in der in Abschnitt 3.2.2 beschriebenen Simulationsmethode
nicht berticksichtigt. Durch die Signumfunktion in Gleichung (5.1) ist dieser Ef-
fekt nichtlinear und kann deshalb nicht in einer linearen Stabilitdtsbetrachtung
abgebildet werden.

Reibung bei bewegter Unterlage

Anders ist das fiir den Fall, wenn sich die Unterlage des Reibschwingers mit der
Geschwindigkeit vp bewegt (vgl. Abbildung 5.8). Dann hédngt die Richtung der
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Abbildung 5.8: Reibschwinger mit einem Freiheitsgrad

‘y.,_j

Reibkraft Fg (vgl. Abschnitt 5.2) von der Relativgeschwindigkeit v,,; = vp—x
zwischen Schwinger und Unterlage ab. Fiir den eindimensionalen Fall gilt:

Fr = uFy ¢ (5.32)
’vrel ‘

Damit gibt es fiir ein geschwindigkeitsunabhéngiges Reibgesetz (% = 0) zwei
Mobglichkeiten. Entweder die Geschwindigkeit des Schwingers x ist grofser oder
kleiner als die der Unterlage. Im ersten Fall wirkt die Reibkraft Fr solange immer
gegen die Bewegungsrichtung, bis ¥ < vp ist und hat somit einen dimpfenden
Effekt (vgl. Abschnitt 5.1.1).

Im Fall x < vp ist die Reibkraft unabhéngig von der Bewegung des Schwingers.
Sie wirkt dann immer in die gleiche Richtung und ruft keinen dampfenden Ef-
fekt hervor.

F VIIIIII

Abbildung 5.9: Reibschwinger mit zwei Freiheitsgraden

Hat der Schwinger wie in dem Beispiel aus Abbildung 5.9 auch eine Komponente
y normal zur Geschwindigkeitsrichtung der Unterlage, gilt fiir die Bewegungs-

gleichungen:
m 0| (% ke O x\ _ (Fr,
5 ) ()5 6) ()= () 649
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Darin ist der Vektor der Reibkraft mit
Xpe] = VB — X (5.34)
[Viet| = \/ %5 + 172 (5.35)

X
Viel = ( ;;1) (5.36)
nichtlinear [82].

(5.37)

(15) g 2t =2 ()
FRy ’Vrel‘ /x%el +y'2 Y

Zunidchst wird dessen x-Komponente mittels einer TAYLOR-Entwicklung unter
Verwendung des ersten Gliedes um das quasi-statische Gleichgewicht lineari-

siert:
aPR/x

axrcl

oF
(—X’) + aR-,x
equ Y

Zusammen mit den quasi-statischen Geschwindigkeiten

(5), (2

und den partiellen Ableitungen

FR,x,lin - FR'x}equ +

equ

OFrx _  wEv  pEN-Xg
SCRCIRE SR
OFg,x __ MEN %y

% (42, +72)°

vereinfacht sich die x-Komponente der Reibkraft zu

FRxin = HEN-
Mit der TAYLOR-Reihe der y-Komponente von (5.37)
den partiellen Ableitungen
OFRy _ pEN %yl Y
I
oFgy  wFN  pFN ¥

rel rel

(5.38)

(5.39)

(5.40)

(5.41)

(5.42)

(5.43)

(5.44)

(5.45)

(5.46)
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sowie den quasi-statischen Geschwindigkeiten (5.39) ergibt die y-Komponente
der Reibkraft aus (5.37)
SN

. (5.47)

PR,y,lin = -

Die Reibkraft ist also in x-Richtung konstant und in y-Richtung geschwindig-
keitsabhédngig. Damit kann das System (5.33) mit einem viskosen Dampfungsteil

geschrieben werden:

m 0] (& 0 0] /x ke 0] (x\ _ (uEn

521G o ] G)+[6 10)- () e
Durch die Linearisierung muss vp > X sein. Die Reibkraft in x-Richtung dndert
nicht das Vorzeichen und hat damit keinen ddmpfenden Effekt. Die linearisier-
te Reibkraft in y-Richtung hingegen ist geschwindigkeitsproportional und ent-
spricht damit einer viskosen Dampfung. Diese viskose Dampfungskraft ist pro-
portional zur Reibnormalkraft Fy und invers proportional zur Geschwindigkeit
der Unterlage vp. Dieser Effekt kann also mit einem viskosen Dampfungsmo-
dell (vgl.Abschnitt 5.1.2) in der linearen Stabilitdtsanalyse (vgl. Abschnitt 3.2.2)
abgebildet werden.

5.2.2 Materialdaimpfung

Materialdimpfung entsteht durch das Hystereseverhalten von Materialien.
Ganz allgemein bedeutet dies, dass sich die Spannungen nicht linear zu den
Dehnungen verhalten. Das kann z.B. durch das Auftreten von plastischen Ver-
formungen oder durch Reibungskrifte zwischen den Molekiilen hervorgerufen
werden [40].

In einer Bremse tragen hauptsdchlich die Materialien des Belagmaterials und
ggf. der Zwischenschicht sowie die der Klebeschicht des Dampfungsbleches
(siehe Abschnitt 5.2.3) zur Systemddmpfung bei. Die iibrigen Komponenten aus
Grauguss, Stahl und Aluminium haben dagegen eine vergleichsweise geringe
Dampfung (vgl. Abschnitt 5.3.2).

Fiir den ebenen Spannungszustand kann ein allgemeines Materialgesetz mit
e+ P20 + P10 + 0 = qoe + 1€ + g2 + ... (5.49)

angegeben werden [48]. Darin konnen die Koeffizienten p, und g, von verschie-
denen Parametern wie z.B. Frequenz und Temperatur abhdngen.

FLINT et al. [31] ermitteln das Dampfungsverhalten einer Dampfungsblech-
Klebeschicht und passen es an verschiedene Dampfungsmodelle an. Bei Annah-
me eines viskoelastischen Materialgesetzes

o= qoe+ 1 (5.50)
in einem ebenen Schubspannungszustand

=G (w)y + G (w)y (5.51)
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mit linear von der Frequenz abhingigem Speichermodul G'(w) und ebenfalls
linear von der Frequenz abhédngigem Verlustmodul G”(w) konnte eine sehr
gute Ubereinstimmung zwischen Rechnung und Messung erzielt werden. Bei
Verwendung eines RAYLEIGH-Dampfungsmodells konnte die Frequenzabhéin-
gigkeit der Dampfung nicht anndhernd korrekt dargestellt werden. Durch eine
Anpassung an das strukturelle Dampfungsmodell, indem weder Schubmodul
noch das Dampfungsverhalten frequenzabhingig sind, wurde zumindest fiir
die Dampfung eine zufriedenstellende Ubereinstimmung in einem breiteren
Frequenzbereich erzielt.

In der in Abschnitt 3.2.2 beschriebenen linearen Stabilitdtsanalyse konnen keine
beliebigen, in Versuchen ermittelten, Hystereseverhalten berticksichtigt werden.
Es konnen lediglich zwei spezielle Félle des Materialgesetzes aus (5.49) zur
Anwendung kommen, die im Folgenden anhand eines ebenen Spannungszu-
standes erldutert werden.

Im ersten Fall hangt die Spannung von Dehnung und Dehnungsgeschwindigkeit
ab:

oc=E -e+E'" ¢ (5.52)

Speicher- und Verlustmodul sind aber, entgegen des allgemeinen viskoelasti-
schen Materialgesetzes, nicht frequenzabhéngig, sondern konstant.

Unter Annahme einer harmonischen Anregung mit der Kreisfrequenz Q) gilt fiir
die Dehnungen:

e(t) = 20t 4 F o0 (5.53)

Abbildung 5.10: Hysteretisches Materialverhalten bei harmonischem Span-
nungs- und Dehnungsverlauf

Die Dampfungsarbeit pro Zyklus bezogen auf ein Volumenelement kann mit
(5.53) und (5.52) als

2
o)

Ap, = /Ué dt = T E' Q & (5.54)
0

angegeben werden. Sie entspricht der Flache der Hysteresekurve (vgl. Abbil-
dung 5.10) und ist frequenzabhéngig. Dieses Materialverhalten stimmt mit dem
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viskosen Dampfungsmodell aus Abschnitt 5.1.2 {iberein.

Im zweiten Fall wird ein komplexer E-Modul mit dem Verlustfaktor #
E=E(1=+yi) (5.55)
definiert. Mit dem daraus resultierenden Materialgesetz
c=E-e=E(1+yi) e (5.56)

und dem Ansatz (5.53) ergibt sich fiir die Dampfungsarbeit eines Volumenele-
mentes pro Zyklus

21
el

ADV:/as'dt:nnEéz, (5.57)
0

welche in diesem Fall frequenzunabhéngig ist.

Ein solches Materialverhalten entspricht dem strukturellen Dampfungsmodell
aus Abschnitt 5.1.3.

Materialdimpfung in der Stabilititsanalyse

Bei der in Abschnitt 3.2.2 beschriebenen Stabilitdtsanalyse wird eine lineare,
komplexe Zerlegung des untersuchten Systems in den Frequenzbereich vorge-
nommen. Damit sind die Dampfungsmodelle, die darin verwendet werden kon-
nen, auf die in den Abschnitten 5.1.2 bis 5.1.3 beschriebenen Dampfungsmo-
delle oder eine Kombination daraus beschrénkt. Es ist also nicht moglich, be-
liebige fiir beteiligte Materialien experimentell ermittelte Frequenz-Dampfungs-
Beziehungen zu berticksichtigen.

Wird nur ein enger Frequenzbereich oder eine diskrete Frequenz betrachtet, ist
ein Abgleich moglich. Fiir die Untersuchung eines grofieren Frequenzbereiches
ist es in der Regel notwendig, die Dampfung im Modell fiir verschiedene Berei-
che getrennt abzugleichen und die Stabilitdtsanalyse fiir diese Bereiche getrennt
durchzufiihren. Da diese Berechnungen aber recht aufwendig sind, ist eine Un-
terteilung in viele Frequenzbereiche zu vermeiden. Fiir den Fall, dass weitere Pa-
rameter, wie z.B. der E- bzw. Speichermodul E’ ebenfalls frequenzabhingig sind,
ist eine Aufteilung in Frequenzbereiche unvermeidbar. ELVENKEMPER et al. [26]
fithren dieses an einem Bremsbelag durch.

Eine Verwendung von nur einem Dampfungsmodell fiihrt in der Regel zu kei-
ner besonders guten Ubereinstimmung von Berechnungs- und Versuchsergeb-
nissen in einem breiteren Frequenzspektrum. Werden alle drei Modelle aus den
Abschnitten 5.1.2 bis 5.1.3 verwendet, muss fiir 1, bei der Kreisfrequenz w,, ex-
perimentell ermittelten, modale Dampfungen D,, das Minimierungsproblem

2
- o T_
mmz (an + > + > Dn) (5.58)
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gelost werden. In Abbildung 5.11 sind die aus einer Frequency-Response-Analyse
ermittelten modalen Dampfungen einer Reibmaterialprobe aufgefiihrt. Die mo-
dalen Dampfungen wurden darin iiber die Halbwertsbreite!! aus den Peaks der
Ubertragungsfunktion berechnet . In der rechten Grafik ist der Dampfungsver-
lauf tiber die Frequenz mittels des Minimierungsproblems (5.58) durch ein Least-
Square-Verfahren gelost und damit die Parameter «, B und 5 bestimmt. In der lin-
ken Grafik wurde dieses nur unter Berticksichtigung der RAYLEIGH-Dampfung
(Parameter « und ) durchgefiihrt. Es ist zu erkennen, dass bei einer Anpassung
unter ausschliefdlicher Verwendung der RAYLEIGH-Parameter ein grofierer Feh-
ler verbleibt, als wenn auch die strukturelle Dimpfung hinzugezogen wird.

3.0% 3.0%
Parameter: a,f3 Parameter: a,3,n

2.5% 2.5%]

) ' M

Z2.0% . ¢ . Z2.0% .
* *
1.5%F 1.5%F
akkumulierter Fehler: 2,1 107> akkumulierter Fehler: 9,5E110_6

1,6 3036 4448 7,0 e 1,6 3036 4448 7,0
Frequenz [kHz] Frequenz [kHz]

1,0%

Abbildung 5.11: Modale Dampfungen einer Reibmaterialprobe unter Beriicksich-
tigung von RAYLEIGH-Dampfung (links) und zusétzlich struktureller Daimpfung
(rechts)

Wie bereits in Abschnitt 5.2.2 erwédhnt, passen FLINT et al. [31] das viskoelasti-
sche Materialverhalten einer Dampfungsblech-Klebeschicht sowohl an das RAY-
LEIGH- als auch an das hysteretische Dampfungsmodell an und stellen fest, dass
RAYLEIGHddmpfung nicht geeignet ist, um das frequenzabhidngige Dampfungs-
verhalten zufriedenstellend abzubilden. Unter Hinzunahme des Parameters
kann dieses deutlich verbessert werden.

5.2.3 Constrained-Layer-Dampfung

Das hdufig auf die Riickseite der Belagtragerplatte geklebte Dampfungsblech
(Shim) funktioniert durch eine spezielle Form der Materialddampfung. Die rela-
tiv weiche, hoch dampfende Klebeschicht, mit der dieses diinne Blech auf dem
Bremsbelag befestigt wird, wird bei den Biegeformen des Belages starken Schub-
deformationen ausgesetzt (vgl. Abbildung 5.12, [23]). Durch das viskoelastische
bzw. hysteretische Verhalten des Klebermaterials konnen Biegeformen des Be-
lages effektiv gedampft werden. Es ist auch moglich, das Dampfungsblech als
,Sandwich” auszufiihren und den Dampfungseffekt durch mehrere Blech- und
Klebeschichten weiter zu erhdhen.

Eine Abschédtzung des Verlustfaktors eines solchen aufgeklebten Bleches findet
man in CREMER & HECKL [19]. FLINT [30] und FLINT et al. [31] bilden das Cons-
traint Layer Damping anhand von mehreren Theorien ab und vergleichen die Er-

Hgiehe z.B. [23]



72 Kapitel 5: Dampfung

Mb_

deformation

gebnisse miteinander.

Abbildung 5.12: Schubverformungen einer weichen Schicht zwischen zwei Me-
tallschichten [23]

Dieser Dampfungseffekt ist in vielen Fallen entscheidend fiir die Behebung von
Gerduschproblemen an Bremsen. Deshalb wird er durch Verwendung von Mate-
rialddmpfung des Klebermaterials in der in Abschnitt 3.2.2 beschriebenen Stabili-
tatsanalyse berticksichtigt. Dort wird sowohl die Blech- als auch die Klebeschicht
des Dampfungsbleches im FE-Modell abgebildet.

5.2.4 Abstrahldaimpfung

Unter Abstrahlddmpfung versteht man den Effekt, dass Energie an den
Systemgrenzen dissipiert wird. Sich ausbreitende Wellen, die nicht an den
Systemgrenzen reflektiert werden, bewirken eine Energieabfuhr.

Durch die FE-Modellierung einer Bremse wird eine strukturelle Systemgrenze
festgelegt. Das ist die Stelle, an der das FE-Modell gelagert bzw. die Bremse an
weiteren Fahrzeugkomponenten befestigt ist.

Eine weitere Systemgrenze stellt der Ubergang zur umgebenden Luft dar. Das
Bremsgerdusch ist deshalb wahrnehmbar, weil die schwingende Struktur Wellen
in die umgebende Luft abstrahlt.

5.3 Quantifizierung der Dampfungsmechanismen

Aufser der Wirkungsweise der verschiedenen Dampfungsmechanismen in einer
Bremse ist eine Abschdtzung iiber deren Beitrdge zu der gesamten System-
déampfung von Interesse. In diesem Abschnitt sollen die zuvor vorgestellten
Mechanismen anhand von konkreten Zahlenwerten quantifiziert und unterein-
ander verglichen werden.

Ein Vergleich ist tiber die wéahrend eines Schwingungszykels dissipierte Damp-
fungsenergie moglich. Dazu werden die Amplituden von Geschwindigkeit und
Verschiebung der Schwingung benotigt.

Im Zuge von Messungen mittels Laservibrometrie [24] an quietschenden Brem-
sen wurden maximale Geschwindigkeitsamplituden im Bereich 0,1 mm/s bis et-
wa 100 mm /s bei Frequenzen von 1 bis 15 kHz gemessen. Damit konnen fiir den
Zustand einer quietschenden Bremse, zusammen mit einem mittleren Reibwert
u, einem typischen Bremsdruck p, der Kolbenfliche Ax und einer tangentialen
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Scheibengeschwindigkeit vp an der Reibkontaktstelle, die etwa 10 km/h Fahr-
zeuggeschwindigkeit entspricht, die charakteristischen Werte

. mm N
i =1,0 [T] , f=5000 [Hz], p=0,2 [m] ,
n=05 [, Ag =3000 [mm?], ovp=1,0 E] (5.59)

herangezogen werden.

5.3.1 Reibungsdampfung

Existiert bei einer Scheibenbewegung eine radiale Bewegungskomponente, leis-
tet die entstehende Reibkraft (5.47) in einem Schwingungszykel die Dampfungs-
arbeit

Ap

2 21
FR:Z/PRydt:Z/%yzdt. (5.60)
0 0

Da keine Messgrofien fiir die radiale Schnelle y vorliegen, wird zum Vergleich
fiir die maximale Amplitude der charakteristische Wert x, aus (5.59) verwen-
det. Weiter wird angenommen, dass eine harmonische, sinusférmige Schwin-
gung vorliegt. Der abklingende Charakter wird dabei vernachléssigt.

Aus (5.60) und (5.59) ergibt sich ein Wert fiir die Reibungsdampfungsarbeit pro
Schwingzykel von

Ap, ~1x1077]. (5.61)

Fr

5.3.2 Materialdimpfung

Unter Verwendung des strukturellen Dampfungsmodells, in dem die Material-
dampfung iiber den Verlustfaktor # beschrieben wird (vgl. Abschnitt 5.2.2), ist
die geleistete Materialdampfungsarbeit Ap,, widhrend einer Periode einer har-
monischen Bewegung proportional zu der maximalen Formadnderungsenergie
Umax:

Apy = NUmax (5.62)

Die maximale Formédnderungsenergiedichte in einem linear-elastischen
Spannungs-/Dehnungszustand o, € ist in kartesischen Koordinaten durch

UV = %Ski O'k]' (5.63)
gegeben [9]. Eine grofie Formdnderungsenergie und damit eine grofse Damp-
fungsarbeit entsteht also durch grofle Verformungen (Dehnungen) bzw. durch
grofie Spannungen.

Durch einen Vergleich der Verhidltnisse modaler Dampfungsarbeiten von ver-
schiedenen Materialien der Bremse kdnnen die Dampfungsbeitrdge der unter-
schiedlichen Komponenten relativ zueinander bestimmt werden. Die gesamte
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Forménderungsenergie einer Mode ®" kann tiber die Beziehung

1
Ugr = 5 / e oft dV (5.64)
1%

ermittelt werden. Die Formdnderungsenergie einer Materialkomponente der
Bremse erhélt man, wenn nur iiber das jeweilige Materialvolumen Vj,,; integriert
wird:

1
Usy,, = 5 / ef; of: Vi (5.65)
VMat

Durch die proportionale Beziehung zwischen Dampfungsarbeit und Forméande-
rungsenergie (5.62) erhdlt man mit dem Verhaltnis

HMat - Ugr
€Ny = A (5.66)
Mat A/Izt HMat * uq);;\/fat
a

eine Grofle, die den Anteil der Dampfungsarbeit des Materials Mat bezogen auf
die gesamte Dampfungsarbeit der Mode ®" beschreibt.

Die Verlustfaktoren der Materialien (vgl. Tabelle 5.2) sind fiir Grauguss, Stahl
und Aluminium der Literatur entnommen [65]. Fiir das Reibmaterial, die Zwi-
schenschicht und den Kleber wurden die Verlustfaktoren in einer Parameteriden-
tifikation (vgl. Abschnitt 4.4, [36]) ermittelt.

Material N Mat
Stahl 0,0001
Aluminium 0,0001
Grauguss (GJL/GJS) | 0,001
Reibmaterial /

Zwischenschicht 0,4
Klebeschicht 1,2

Tabelle 5.2: Verlustfaktoren fiir die verschiedenen Materialien einer Bremse

In Tabelle 5.3 sind die Dampfungsanteile der unterschiedlichen Bremsenkom-
ponenten (-materialien) nach Gleichung (5.66) fiir acht verschiedene Moden ge-
geniibergestellt. Es ist zu erkennen, dass bei den meisten Moden der Anteil der
Klebeschicht und des Reibmaterials an der Gesamtddmpfung am grofsten ist. Die
Moden 6 und 7 bilden eine Ausnahme. Darin liegt eine in-plane Scheibenbewe-
gung vom Typ IPT-2ND vor (vgl. Abschnitt 6.1.2.2). Die Beldge und damit auch
die Shim-Klebeschicht sind kaum an der Bewegung beteiligt. Die Dampfungsar-
beit wird fast ausschliefllich in der Bremsscheibe verrichtet.

Die Moden, die die Grundlage der Verhéltnisse in Tabelle 5.3 bilden, sind so
skaliert, dass die maximale Verschiebung 1 mm betrédgt. In der Formédnderungs-
energie und damit auch in der Dampfungsarbeit geht die Verschiebung im Qua-
drat ein. Um die Materialddmpfungsarbeit quantifizieren zu konnen, miissen die
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Mode | Scheibe | Sattel | Halter | Reibmat./ BTP Shim Shim Mzt Imatler,
(ol (GJL) (Alu) | (GJS) | Zw.-schicht | (Stahl) | (Blech) | (Kleber) [J/mm?]
1 1,4% <1% 7,6% 16% <1% <1% 75% 3,0 x 102
2 <1% <1% <1% 84% <1% <1% 15% 3,0 x 10°
3 <1% <1% <1% 74% <1% <1% 25% 5,5 x 103
4 1,2% <1% 1,0% 74% <1% <1% 23% 3,8 x 10°
5 6,6% <1% <1% 55% <1% <1% 39% 9,3 x 10°
6 84% <1% <1% 5,3% <1% <1% 11% 2,0 x 103
7 99% <1% <1% <1% <1% <1% <1% 3,0 x 103
8 <1% <1% <1% 27% <1% <1% 70% 4,3 x 102

Tabelle 5.3: Dampfungsanteile der verschiedenen Materialien

Werte der gesamten modalen Dampfungsarbeiten

Y marlon, (5.67)
Mat

in der letzen Spalte in Tabelle 5.3 mit dem Quadrat einer charakteristischen Ver-
schiebung multipliziert werden:

AR =Y nmaley - x5, (5.68)
Mat

Unter Verwendung von (5.59), (5.68) und der letzen Spalte in Tabelle 5.3 liegt die
Dampfungsarbeit infolge von Materialddmpfung je nach auftretender Schwing-
form in einem Bereich von

. 2 2
_ 4@ (X)) _ 4@ Lo ~ ~10 -8

5.3.3 Abstrahldimpfung

Die Dampfung, die iiber die Systemgrenzen an angrenzende Bauteile dissipiert
wird, bleibt in dem in Abschnitt 3.2.2 beschriebenen Verfahren unberticksich-
tigt. Bauteile wie Schwenklager, Radlager oder andere Achsbauteile bestehen in
der Regel aus Stahl, Grauguss oder Aluminium. Im vorangegangen Abschnitt ist
gezeigt, dass diese Materialien einen geringen Anteil an der Systemddmpfung
haben, es sei denn, sie sind mafSgeblich an der Mode beteiligt. Die Wahl der Sys-
temgrenzen muss derart erfolgen, dass die Bauteile, die einen wesentlichen An-
teil an der untersuchten Schwingform haben, auch in dem verwendeten Modell
enthalten sind, um die auftretende Schwingform korrekt abzubilden. Haben die-
se angrenzenden Bauteile keinen nennenswerten Beitrag an der Schwingform,
leisten sie auch keine signifikante Dampfungsarbeit.

Fiir die Quantifizierung der Abstrahldampfung durch die Schallemission wird
vereinfachend und konservativ angenommen, die Bremse strahle optimal (¢ = 1)
Schall iiber eine Fliche von A = 1 [m?] mit der charakteristischen Oberflichen-
schnelle x., aus (5.59) als Effektivwert in die Umgebung ab. Die abgestrahl-
te Leistung kann dann tiber einen Vergleich von Schallleistungspegel Ly, und
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Schallschnellepegel L, mit den Bezugswerten
Pp=1-102 [W] und ©vp=5-10"8 E] (5.70)

abgeschatzt werden [60]:

Lw =201g (Pﬁ) =L, =20lg <%) +101g(A) —101g(c) [dB]  (5.71)
0 0

Daraus ergibt sich mit der Schwingperiodendauer T = 1/ f die Abstrahlddmp-
fungsarbeit pro Schwingzykel

Ap,=P-T=1-10"". (5.72)

Ein Vergleich der Dampfungsarbeiten (5.61), (5.69) und (5.72) zeigt, dass die Rei-
bungsdampfung gegeniiber Material- und Abstrahldimpfung den grofsten Bei-
trag an der Systemdampfung hat. Diese tritt aber nur bei ganz bestimmten Mo-
den auf, bei denen eine radiale Bewegungskomponente der Scheibenschwingung
vorliegt. Bei den meisten Moden ist diese Art von Dampfung deshalb nicht vor-
handen.

Die Grofse der Materialddmpfung ist in hohem Mafle von der auftretenden
Schwingform abhidngig. Je nachdem welche Komponenten der Bremse an der
Schwingform beteiligt sind, kann Materialdimpfung mehr oder weniger rele-
vant zur Systemddmpfung beitragen.

Die Modellierung einer Abstrahlddmpfung durch Schallabstrahlung ist nur mit
einem erheblichen numerischen Aufwand in einem CAE-Modell abbildbar. Der
Dampfungsbeitrag liegt deutlich unter dem der Materialdimpfung gering ge-
dampfter Moden und kann daher vernachldssigt werden.
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Kapitel 6

Schwingformen von Bremsscheiben

In diesem Kapitel werden zunéchst die moglichen Schwingformen einer Brems-
scheibe anhand der Losungen einer Kreisplatte bzw. -scheibe mit Loch vorgestellt
und in Klassen eingeteilt. Die hier grofitenteils aus der Literatur {ibernommenen
und etwas erweiterten Begriffe werden in den folgenden Kapiteln fiir die Be-
schreibung von Phianomenen verwendet. Weiterhin enthélt dieses Kapitel auch
eine Untersuchung des Abstrahlverhaltens von verschiedenen Scheibenmoden-
typen.

Eine Kreisplatte bzw. -scheibe mit Loch stellt eine rotationssymmetrische Struk-
tur dar, welche Losungen in Form von Eigenmoden hat, die als Doppellosung
vorkommen. Eine solche Doppelldsung besteht aus einem Paar von orthogona-
len Moden [87, 88, 80]. Dieses ist insbesondere bei rotierenden Strukturen in-
teressant, da durch die Symmetrie fiir relativ geringe Rotationsgeschwindigkei-
ten stehende Wellen der rotierenden Struktur auftreten kénnen (vgl. Abschnitt
3.2.2.2und 3.2.2.3). Diese Symmetrie der Bremsscheibe ist ursédchlich fiir das Auf-
treten von vielen instabilen Losungen der Radbremse [62].

6.1 Klassen von Schwingformen

Bei dem Schwingverhalten von Bremsscheiben kann zundchst zwischen Be-
wegungen in und senkrecht zur Scheibenebene unterschieden werden. Erstere
nennt man auch in-plane (IP) und letztere out-of-plane (OP) Bewegungen [94].
Bei Kreisscheiben kann unter Zugrundelegung von Zylinderkoordinaten bei in-
plane-Bewegungen weiter zwischen radialen (IPR) und tangentialen (IPT) diffe-
renziert werden.

Bei Eigenmoden der Kreisplatte bzw. -scheibe mit Loch als Losungen der LAME-
NAVIERschen Gleichungen kann entsprechend ihrer Bewegungen dieselbe Ein-
teilung vorgenommen werden.

OP-Bewegungen stellen Losungen der Kreisplatten-Bewegungsgleichung und
[P-Bewegungen Losungen der Kreisscheiben-Bewegungsgleichung dar und tre-
ten entkoppelt voneinander auf. Das gilt streng genommen aber nicht mehr fiir
Bremsscheiben mit fest verbundenem Topf. In diesem Fall treten die Bewegun-
gen bzw. Moden gekoppelt auf und es existieren auch Mischmoden mit OP und
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IP Bewegungen [44, 4].

Bei der Mehrzahl der Bremsscheibenmoden ist aber entsprechend ihrer domi-
nanten Bewegung eine Einteilung in diese Klassen moglich. Auch bei den in-
stabilen Schwingformen einer Bremse kann eine Einteilung entsprechend der
Bremsscheibenbewegungen vorgenommen werden, wenngleich die o.g. Schei-
benmoden dort in der Regel in entarteter Form auftreten.

Topf i Reibringe A@
m IKiihlkanile

mit Rippen

Abbildung 6.1: Bezeichnungen der Bremsscheibe und der Kreisplatte bzw. Kreis-
scheibe mit Loch

6.1.1 Out-of-plane (OP) Moden

OP-Moden werden entsprechend ihrer Verformung auch Biegemoden genannt
[4]. Sie ergeben ein Wellenmuster, welches durch radiale Knotenlinien und tan-
gentiale Knotenkreise beschrieben wird (vgl. Abbildung 6.2). In der Literatur
werden hdufig die Abkiirzungen ND, fiir nodal diameter und NC fiir nodal circle
verwendet [44].

- + p - + — +
+ | Ol - -——‘{ﬁ Ot —— E O — —
\\:ﬂ/ _\K/'} u /\:4}/// =
[ | p \
] | +
OP-1ND OP-2ND OP-3ND
- | |
PR 2N -~~~ + iy N
Y N ////, ~\ = +3
1 o, R \ 1 - \ f - ~ \
| A 1 +- { N +I|— 1 ._Il_
\ v \ \\// ¥ \ + \//_,’
\\ // \\ | 7 - / +
~__ ~q-- S< _| =
OP-1NC OP-1IND-1NC OP-2ND-1NC

Abbildung 6.2: OP-Bremsscheibenmoden mit radialen Knotenlinien und tangen-
tialen Knotenkreisen
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Die Losung der Bewegungsdifferentialgleichung fiir Plattenschwingungen

0%w
mit der Platten-Biegesteifigkeit
Ed®
P=na-w 63

(Plattendicke d, Elastizitdtsmodul E, Querdehnung v) erfolgt zweckmaéfig in Zy-
linderkoordinaten  und 0. Damit lautet der LAPLACE-Operator A in (6.1) [13]:

2 2
A_? 10 10

a2 T rar T 2ae (©.3)

Die allgemeine Losung der Bewegungsgleichung (6.1) fiir eine Kreisplatte mit
Loch wird durch die BESSEL-Funktionen [, und Y}, sowie den modifizierten BES-
SEL-Funktionen I;, und K,; mit dem Parameter

h
’)/Zmn = wzmn % (6.4)
beschrieben [34]:

w(r,6,t) = [Cl Jin (Ymn®) + C2 Yo (Ymnt)

+ C3 Ly (ymn?) + Cy4 Km('ymnr)] { Sg;((nnzg)) } domt  (6.5)

Y,, wird auch als NEUMANN-Funktion und K,, als MACDONALD-Funktion be-
zeichnet. Die Konstanten C; bis Cy4 ergeben sich aus den Randbedingungen fiir
z.B. einen freien Rand am inneren und dufSeren Radius (vgl. Abbildung 6.1):

_ dw
— 3,3
r—b or

Pw

~ 3,3
r—a or

#a
or?

_ *w

— N2
r—a or

=0 (6.6)
r=b

Wird der Losungsansatz (6.5) mit den angepassten Randbedingungen (6.6) in die
DGL (6.1) eingesetzt, erhdlt man die Eigenfrequenzen w;,.

In der Losung (6.5) ist zu erkennen, dass die OP-Bewegung iiber die Winkelko-
ordinate 6 durch Sinus- bzw. Kosinus-Funktionen und tiber den Radius r durch
BESSEL- bzw. modifizierte BESSEL-Funktionen beschrieben werden. Die Knoten-
kreise (nNC) entstehen durch die Nulldurchgédnge der Funktionen J;;;, Yy, I, und
K, die Knotenlinien (mND) durch die der sin- bzw. cos-Funktionen.

In Abbildungen 6.3 und 6.4 sind die Funktionen [, Yy, I, und K, nullter bis
dritter Ordnung abgebildet.
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(v OV
I,V — LW Y (y)
— L,
1 X

— Y,V
— Y,V
— Y,

Y.(y)

ow Y

Abbildung 6.3: BESSEL- und NEUMANN-Funktionen [, Y;; der Ordnung m =

0,1..3
— 1,y — KW
Ly — Ly K.¥ — K,
Ly — K,y
13(y) K3(y)
1
0 y 0 Y

Abbildung 6.4: Modifizierte BESSEL- und MACDONALD-Funktionen I, K;;, der

Ordnung m=0,1..3

6.1.2 In-plane (IP) Moden

IP-Moden einer Kreisscheibe kénnen mit der Losung der LAME-NAVIERschen
Bewegungsdifferentialgleichung eines Kreiszylinders beschrieben werden, wenn
darin die LAMEschen Konstanten A und yu fiir den ebenen Spannungszustand
verwendet werden [27]. Mit der Dichte ¢ und dem Verschiebungsvektor u lautet

die Bewegungsgleichung [35]:

0’u

Im Falle von Zylinderkoordinaten

gilt aufler dem LAPLACE-Operator (6.3) fiir den Nabla-Operator
d 10
V‘(§7&O

_up  duy  1dug
Vou= S T

und fiir die Divergenz [13]

(6.7)

(6.8)

(6.9)

(6.10)
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Die allgemeinen Losungen von (6.7) werden mit

Wmn

’)’rI;m: und 'ng = cs (6.11)

in radialer Richtung durch die BESSEL-Funktionen [, Y, und in tangentialer
Richtung durch Sinus- und Kosinus-Funktionen ausgedriickt [96]:

u,(r,0,t) =
m m m
{ |:Cl7]m(77§mr) + C27Ym(77§mr) -G (7]"1 (Vﬁmr) - ’)/Zn]m—l(’)ﬁl;mr))
~Ca (Y (Vi) = Vi Yous (Vfi?) ) | cos(mb)
m m m
- |:C57]m (’)/;Emr) - C67Ym(77§mr) - C7 (7]"1 (’Yﬁmr) - 75111]711—1(751117))

m ) .
- Gg <7Ym(ﬁmf) - ’YﬁnYm—l(ﬂnr))} SIn(mB)} elwmt  (6.12)

ug(r,0,t) =
{ [CS%]M<'}/TIIJ1117) + C6%Ym<’}’5m7’) +Cy (%}m(%ﬁmr) _ '}/Sm]mfl('hsnnr))
+Cs (%Y’”(ﬁm” - '}’ﬁmymfl(%gmr))} cos(m@)
+ [ (V) + Com Yo (Vi) = Ca (I (Vi) = ViIm-1 (7))

m . i
-G <7Ym(%§m7) - ’Y%nmel(’V,inr))} sm(m@)} e'wmt(6.13)

Die Konstanten C; — Cg ergeben sich durch die Anpassung der Randbedingun-
gen bei ¥ =a und r =b. Die Eigenfrequenzen w;,,, erhdlt man durch Einsetzen der
Losungen (6.12) und (6.13) in die Bewegungsgleichung (6.7).

Fiir den Sonderfall m =0, wenn also die Bewegungen u, und 1y unabhingig von
der Koordinate 6 sind und somit rotationssymmetrische Bewegungen vorliegen,
vereinfachen sich (6.12) und (6.13) zu:

ur(r, ) = { Corhh (=) + Corta (=) o (6.14)
uo(r,t) = { Csr3h (—7ir) + Corivi(—7ir) | e (6.15)

Gleichung (6.14) stellt eine reine Kompressionswellenlosung mit einer rotations-
symmetrischen Verschiebung in radialer Richtung und n Knotenkreisen dar. In
(6.15) liegt eine reine Scherwellenldsung vor, in der sich die Scheibenelemente
mit n Knotenkreisen in tangentialer Richtung bewegen (vgl. Abbildung 6.5). Fiir
den Fall m #0 hat die Losung Anteile aus Scher- und Kompressionswellen.

In ERINGEN & SUHUBI [27] und GAZIS [35] werden deshalb eine Einteilung der
IP-Schwingungen in reine Schubschwingungen, reine Dehnschwingungen und
Mischformen daraus vorgenommen. Im Folgenden wird es jedoch vorgezogen,
eine Einteilung nach der Art der {iberwiegenden Verformung vorzunehmen.
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Abbildung 6.5: Reine Kompressions- (links) und Scherwellenlosung (rechts) mit
n = 3 Knotenkreisen

6.1.2.1 In-plane-Radial (IPR)

Bei radialen IP-Moden (IPR) verformen sich die Scheiben (unter Annahme von
extremen Amplituden) zu einem Oval (IPR-2ND), einem , Dreieck” (IPR-3ND),
einem ,, Viereck” (IPR-4ND) usw., was in Abbildung 6.6 gezeigt ist.

IPR-1ND IPR-2ND IPR-3ND IPR-4ND

Abbildung 6.6: IPR-Bremsscheibenmoden mit radialen Knotenlinien

Eine IPR-Mode mit nur einer Knotenlinie gibt es nicht. Die erste Ordnung dieses
Modentyps entspricht einer pumpenden Bewegung des Reibringes in der Schei-
benebene. Sie wird im Rahmen dieser Arbeit dennoch als IPR-IND bezeichnet.
Es sei bemerkt, dass es sich in diesem Fall um keine Doppelmode, sondern um
eine Einzelldsung handelt.

Es existieren auch IPR-Moden mit Knotenkreisen. Diese liegen jedoch bei den
in PKW {tiblichen Bremsscheibengeometrien in der Regel aufierhalb des horba-
ren'? Bereiches. Das kann leicht mit den Ergebnissen von GAZIS [35] gezeigt
werden. Fiir die bei Bremsscheibengeometrien iiblichen Verhiltnisse von etwa

0,5« % < 1,0 konnen die Eigenfrequenzen reiner Kompressionswellenlésungen

mit 1
n-7-cCcp
N —— — 6.16

abgeschitzt werden. Mit einer Reibringhthe & < 100 mm und der Kompres-
sionswellengeschwindigkeit fiir Grauguss cp ~ 4,5 x 10522 ergibt sich fiir die

IPR-1INC-Mode eine Frequenz von f; = 5% > 22 kHz, was deutlich auBerhalb
des horbaren Bereiches liegt.

12Unter dem Hérbereich versteht man mechanische Schwingungen zwischen 16 Hz und 16 kHz
[60].
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6.1.2.2 In-plane-Tangential (IPT)

Tangentiale IP-Moden (IPT) zeichnen sich durch umlaufende Kompressionswel-
len aus. Die nullte Ordnung ist eine Drehbewegung der unverzerrten Scheibe
relativ zum elastischen Topf.

1
]
|
S

IPT-IND IPT-2ND IPT-3ND IPT-1INC

Abbildung 6.7: IPT-Bremsscheibenmoden

Die Losungen mit Knotenkreisen liegen bei relativ hohen Frequenzen. Auch die-
se konnen mit den Untersuchungen von GAZzIs [35] abgeschidtzt werden. IPT-
nNC-Moden entsprechen der Losung mit reinen Scherwellen. Mit

w, o TGS H , 6.17)

einer Reibringhohe i < 100 mm und der Scherwellengeschwindigkeit in Grau-
guss cg~22,4x 100 Jiegt die IPT-INC-Mode bei f; = 51 <12 kHz. Damit kann
dieser Modentyp nicht grundsétzlich unberticksichtigt bleiben.

6.1.2.3 In-plane-Tangential mit Schubverformung (IPTS)

Diese Kategorie ist ein Sonderfall, der nur bei innenbeliifteten Bremsscheiben
vorkommen kann. Bei IPTS-Moden verformen sich die beiden Reibringe jeweils
wie im vorherigen Abschnitt beschrieben. Die Reibringe fithren aber zueinander
gegenphasige Bewegungen aus (vgl. Abbildung 6.8). Diese Moden liegen bei der
in PKW f{iblichen Bremsscheibengeometrien in der Regel aufierhalb des horba-
ren Bereiches [49]. Lediglich Bremsscheiben mit Kiihlkanédlen, deren Hohe etwa
1,5 mal so grofs wie die Reibringdicke ist, weisen diese Moden im horbaren Fre-
quenzbereich auf. Dieses wird ausfiihrlich in Kapitel 7 behandelt.

Die nullte Ordnung ist hier die Bewegung, bei der sich die Reibringe in sich nicht
dehnen bzw. stauchen, aber iiber eine Biegeverformung der Rippen zueinander
eine Scherbewegung ausfiihren.

6.1.2.4 OP/IP-Mischmoden

Wie bereits erwdhnt sind nur im Falle einer Kreisscheibe mit Loch OP- und IP-
Bewegungen entkoppelt. Bei Bremsscheiben beginnt jedoch am inneren Reibring
der sogenannte Topf, mit dem die Scheibe an der Achse befestigt wird. Dieser
kann, je nach Bremse, unterschiedliche Abmessungen aufweisen. Im Falle von
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MRMEMYBN -\ \ i \ \ \ \wimes

IPTS-OND IPTS-1ND IPTS-2ND

Abbildung 6.8: IPTS-Bremsscheibenmoden

innenbeliifteten Scheiben kann dieser am inneren oder dufieren Reibring befes-
tigt sein. Abhédngig von den Abmessungen von Scheibe und Topf entstehen ge-
koppelte Eigenmoden der Scheibe, die sowohl OP- als auch IP-Komponenten
aufweisen. Das Kopplungsverhalten wird in BAE & WICKERT [4] fiir den Fall
einer Massivscheibe untersucht. Dort ist gezeigt, dass fiir besonders tiefe Top-
fe die IPR-nND-Moden eine signifikante OP-Komponente aufweisen. Allerdings
sind Moden mit IPR-Anteil aufgrund der an der Reibkontaktstelle aktivierten
Reibungsdampfung (vgl. Abschnitt 5.2.1) als weniger kritisch einzustufen.

OP /IP-Mischmoden sind hinsichtlich des Auftretens als instabile Losungen ei-
nes Bremsengesamtsystems allgemein als unkritischer im Vergleich zu reinen IP-
Moden zu werten, da sie zwangsldufig auch weitere Komponenten des Systems
eine Bewegung aufzwingen, die im Gegensatz zu der Bremsscheibe selbst leich-
ter bedampft werden kénnen (vgl. Abschnitt 7.3.3).

6.2 Abstrahlverhalten

Das in Abschnitt 3.2.2 beschriebene Verfahren bewertet das Stabilitdtsverhalten
einer Bremse. Im Falle einer Instabilitdt wird davon ausgegangen, dass die auf-
tretende Schwingform in der Lage ist, Schall in das umliegende Fernfeld zu emit-
tieren. Die Bremsscheibe wird oft als dominanter Strahler in einer quietschenden
Scheibenbremse angesehen [84].

Bei der Unterdriickung von selbsterregtem Bremsenquietschen wird eine Ver-
hinderung des Auftretens der Instabilitdt angestrebt. Viele akustische Probleme
werden hingegen durch die Beeinflussung bzw. Verschlechterung des Abstrahl-
verhaltens geldst. Dieses ist hier nicht zielfiihrend, da durch das Auftreten einer
Instabilitdt theoretisch unendlich grofie Amplituden entstehen konnen, die auch
bei niedrigen Abstrahlgraden eine Schallabstrahlung zur Folge haben. Die Struk-
tur so zu verdndern, dass eine Schallabstrahlung aller Flachen verhindert wird,
ist kaum moglich.

Im Folgenden wird deshalb auf das Schallabstrahlverhalten von Bremsscheiben
nur kurz eingegangen. Im Rahmen einer Diplom- bzw. Masterarbeit [79] wur-
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de das modale Schallabstrahlverhalten von einer innenbeliifteten Bremsscheibe
(a~110 mm, b~ 190 mm, Reibringdicke ~ 10 mm Scheibendicke 36 mm, vgl. Ab-
bildung 6.1) mittels der Boundary Element Methode (BEM) [16] untersucht. Dabei
sollte insbesondere gepriift werden, inwieweit IP-Moden einer innenbeliifteten
Bremsscheibe in der Lage sind, Schall abzustrahlen. AufSer dem Abstrahlgrad o
wird die Verteilung der abgestrahlten Leistung auf die Teiloberflichen von Rei-
bringen, Topf und Rippen ermittelt.

Der Abstrahlgrad o beschreibt das Verhdltnis von tatsdchlich abgestrahlter
Schallleistung P zu der Leistung, die die gesamte Strukturoberfliche A unter
Annahme einer Abstrahlimpedanz von ¢ - ¢, abstrahlen wiirde [92]:

P

O-ZQ.CL.Z'}Z.A

-] (6.18)

Darin ist 3> das Quadrat der zeitlich und rdumlich gemittelten Oberfliachen-
schnelle [77].

6.2.1 OP-Moden

Fiir das Schallabstrahlverhalten von Bremsscheiben ist die Abstrahlung in das
Fernfeld von wesentlichem Interesse. Diese kann bei einem unendlich ausge-
dehnten Strahler nur stattfinden, wenn die Wellenldnge grofier oder gleich der
der Luft ist [60]. Unter Vernachldssigung von Randeffekten, die bei einer endli-
chen Struktur entstehen, kénnen mit dieser prinzipiellen Uberlegung generell al-
le OP-Moden von Bremsscheiben als schallabstrahlende Strukturen ausgemacht
werden. In Abbildung 6.9 sind die mittels eines FE-Modells ermittelten Eigen-
frequenzen fiir die innenbeliiftete Bremsscheibe in Abbildung 6.11 die OP-mND
Moden mit ihrer Frequenz dargestellt.

OP-m ND

— —_ N
o o o
L L
)

Frequenz f [kHz]

0

0 2 4 6 8 0 12 14 16 18 20
Anzahl radialer Knotenlinien m ND

Abbildung 6.9: Zusammenhang von ND-Knotenlinien und Frequenz von OP-
Eigenmoden

Der Zusammenhang zwischen Eigenfrequenz f und Anzahl der Knotenlinien
mND der OP-Eigenmoden kann fiir m > 2 durch ein quadratisches Polynom mit
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der Methode der kleinsten Fehlerquadrate approximiert werden:

fn = 17,3m* + 788m — 720 E] (6.19)

Mit den inneren und &dufleren Scheibenradien 2 = 100 mm, b = 200 mm (vgl.
Abbildung 6.1) und einem mittleren Reibringumfang

(a+D)
2

U, =2r ~0,9 [m] (6.20)
kann die Wellenldnge A, der Moden ndherungsweise abhédngig von der Zahl der
Knotenlinien mND angegeben werden:

Uy 0,9

Aw~ === [m) (6.21)

Wird nun die Wellenldnge der Luft A;, mit Gleichung (6.19) und der Geschwin-
digkeit c; 3407 ebenfalls durch die Anzahl Knotenlinien ausgedriickt

M = ;_,i = 17,3m2 +3;l§8m —70 ™ (6.22)
kann mit (6.21) und (6.22) die Bedingung
Am > AL,
0.9 > 340 (6.23)

m — 17,3m? + 788m — 720
= m>1,64

aufgestellt werden. Damit ist gezeigt, dass alle OP-mND-Moden der untersuch-
ten Bremsscheibe mit m > 2 besonders gut in das Fernfeld Schall abstrahlen kon-
nen.

Die Untersuchungen in SELIMEFENDIGIL [79] kommen zu dem selben Ergebnis.
Alle dort untersuchten OP-Eigenmoden einer innenbeliifteten Bremsscheibe mit
den Abmessungen gemafs (6.20) weisen Abstrahlgrade o von etwa 0,4 bis 0,9 auf
(vgl. Tabelle 6.1). Ferner sind fiir die Abstrahlung im Wesentlichen die Flachen
der Reibringe verantwortlich.

6.2.2 IP-Moden

Auch fiir IP-Moden lassen sich dhnliche Uberlegungen anstellen.

IPT-Moden verformen sich in sich und dndern ihre dufierer Kontur aufgrund der
Querdehnung. Mit der gleichen Herangehensweise wie fiir OP-Moden in Ab-
schnitt 6.1.1 und dem approximierten Zusammenhang zwischen Eigenfrequenz
und Knotenlinie aus Abbildung 6.10 durch das quadratische Polynom

1
fn = —146,3m> + 3729m + 1638 H (6.24)
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Frequenz | Modentyp Abstrahlgrad
1184 OP-2ND 0,36
2338 OP-3ND 0,42
3547 OP-4ND 0,63
4753 OP-5ND 0,58
5973 OP-6ND 0,55
7228 OP-7ND 0,57
8528 OP-8ND 0,90
4966 OP-IND-INC 0,68
5880 OP-2ND-INC 0,61
7245 OP-3ND-INC 0,55
8237 OP-4ND-INC 0,90

Tabelle 6.1: Abstrahlgrade verschiedener Bremsscheiben OP-Moden aus [79]
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Abbildung 6.10: Zusammenhang von ND-Knotenlinien und Frequenz von IPT-
Eigenmoden

ergibt sich fiir die durch Querdehnung entstehende OP-Bewegung die generelle
Abstrahlbedingung mit (6.21) und (6.22) zu:

Am > /\Lm
0,9 340

> 6.25
m — —146,3m? + 3729m + 1638 (6:25)

= m < 23,4

Somit ist auch hier eine Schallabstrahlung durch alle IPT-Moden, deren Fre-
quenzen im horbaren Bereich liegen, zu erwarten.

Fiir die Schallabstrahlung bei Scheibenmoden vom Typ IPR lassen sich dhnliche
Uberlegungen anstellen. Da dieser Modentyp aufgrund der Reibungsdampfung
in Scheibenbremsen nicht als Instabilitdt auftritt (vgl. Abschnitt 5.2.1), wird
darauf verzichtet.
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Bei innenbeliifteten Scheiben ist durch die komplexere Geometrie der Scheibe
mit Rippen und Kiihlkandlen eine genauere Betrachtung erforderlich. Lediglich
ein Effekt, der bei IPTS-mND-Moden auftritt, kann durch generelle Uberlegun-
gen bewertet werden. Hierbei handelt es sich um das Entstehen des wellenfor-
migen Musters auf der Bremsscheibenoberfliche durch die in den Reibringen
eingespannten Rippen (vgl. Abbildung 6.11). Die harmonischen Verdrehungen
an diesen Einspannungen erzeugen eine Schnelle mit Wellenform.

/\IPTS

Abbildung 6.11: Wellenformige Schnelleverteilung auf den Reibringen bei der
Verformung in IPTS-Moden

Die untersuchte Bremsscheibe (vgl. Abbildung 6.11) hat 40 Rippen. Mit einem
mittleren Reibringumfang von etwa U, = 0,9 m entspricht das einer Wellen-
lange von Ajprs = 0,023 m. Mit der Abstrahlbedingung (6.23) und der Schall-
geschwindigkeit ¢, ~ 3407 wiirde mit dieser Wellenlédnge bei einer unendlich
ausgedehnten Struktur eine Abstrahlung in das Fernfeld nur stattfinden, wenn

340
IPTS

0,023 >

= fIPTS > 15 kHz. (6.26)

Somit liegen bei den IPTS-Moden dieser Scheibe durch die wellenférmige
Schnelleverteilung auf der Scheibenoberfliche gegeniiber den Biegeformen der
OP-Moden deutlich ungtinstigere Abstrahlbedingungen vor. Dieses stimmt mit
den Ergebnissen von SELIMEFENDIGIL [79] iiberein. Die IPTS-OND-Mode der
Scheibe aus Abbildung 6.11 weist darin im Vergleich zu anderen Scheibenmo-
den nur eine sehr geringe Abstrahlung (c~0, 001) auf.

6.2.3 Einfluss des Topfes und der Rippen

Die Uberlegungen in den Abschnitten 6.2.1 und 6.2.2 beziehen sich nur auf
Moden der Scheibe bzw. der Reibringe. Der Einfluss auf das Abstrahlverhalten
durch die lateralen Fliachen des Topfes und der Rippen kann nicht mit dhnlich
einfachen Betrachtungen untersucht werden. In der BEM-Berechnung in SELI-
MIFENDIGIL [79] wurde fiir die Bremsscheibe aus Abbildung 6.11 auch die Mode
IPTS-1ND bewertet, welche einen Abstrahlgrad von o =0, 14 aufweist. Dieser ist
signifikant grofier als der der IPTS-OND-Mode, obwohl auch hier die generellen
Uberlegungen aus Abschnitt 6.2.2 fiir IPTS-Moden gelten.

Bei einer genaueren Betrachtung der IPTS-1ND-Mode ist zu erkennen, dass sie
nicht ganz ,rein” ausgebildet ist. Die Reibringe weisen aufier dem Effekt aus
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Abbildung 6.12: IPTS-IND-Mode der untersuchten Bremsscheibe

Abbildung 6.11 zusétzlich eine weitere OP-Bewegung auf, die aus der Querdeh-
nung entsteht. Auch die lateralen Flachen des Topfes sind an der Schwingform
beteiligt (vgl. Abbildung 6.12). Die Leistung wird in diesem Fall zu etwa einem
Drittel tiber die Flache des Topfes und zu zwei Dritteln {iber die Reibringflachen
emittiert (vgl. Tabelle 6.2).

Teilfliche | Anteil an der
Abstrahlung
Reibringe 70%
Topf 30%
Rippen <1%

Tabelle 6.2: Anteil der Teilflachen an der Abstrahlung [79]

Auch wenn die Reibringflachen im Verhdltnis zum Topf normal zur Ebene
relativ geringe Verschiebungen aufweisen, haben sie den grofiten Anteil an der
Abstrahlung.

Die Abstrahlung der IPTS-IND-Mode wird also nicht primdr durch die tan-
gentiale Reibringbewegung, sondern vielmehr durch die daraus resultierende
OP-Bewegung sowie der Bewegung der lateralen Topfflachen hervorgerufen.

Aufgrund der Komplexitdt der bei Instabilititen auftretenden Schwingformen
der Bremsscheibe ist eine generelle Quantifizierung des Abstrahlverhaltens
verschiedener Moden nicht moglich. Wie gezeigt wurde, konnen auch IP-Moden
Abstrahlgrade aufweisen, die in einer dhnlichen Gréfienordnung wie die von
OP-Moden liegen. Wenngleich IP-Moden nicht primdr durch ihre radiale oder
tangentiale Bewegung an der Abstrahlung beteiligt sind, existieren oft sekun-
dédre Bewegungen, die einen Beitrag an der Abstrahlung liefern [84, 56].

Wie eingangs erwdhnt, hiangt die Grofle der Schallabstrahlung auch von der Am-
plitude der Oberfldchenschnelle ab. Selbst bei sehr geringen Abstrahlgraden kon-
nen durch hinreichend grofie Schwingamplituden bzw. -schnellen wahrnehmba-
re Schalldriicke entstehen. Beim Auftreten einer Instabilitdt der Bremse steigen
die Amplituden zunédchst exponentiell an, bis sie aufgrund nichtlinearer Effekte
einen Grenzzykel erreichen (vgl. Abschnitt 3.2). Die Absolutwerte der Oberfla-
chenschnelle sind aber in der Regel nicht bekannt und konnen mit dem in Ab-
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schnitt 3.2.2 vorgestellten Simulationsverfahren auch nicht ermittelt werden. Sie
gehen lediglich aus Messungen (z.B. durch Laservibrometrie) hervor. Deshalb ist
eine Ermittlung des Abstrahlgrades fiir die virtuelle Bewertung des Gerdusch-
verhaltens einer Bremse nicht zielfiihrend. Abstrahlgrade von ¢ = 0 sind nicht
moglich, daher muss zur Verhinderung der Schallemission das Auftreten der In-
stabilitdt unterbunden werden.
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Kapitel 7

Beispiel: Instabilititen mit
IPTS-Moden der Bremsscheibe

Durch steigende Motorleistungen und Fahrzeuggewichte steigen ebenfalls die
Leistungsanforderungen von Bremsanlagen. Ein wesentlicher Aspekt ist dabei
die Kiihlleistung der Bremsscheibe. Durch innenbeliiftete Scheiben mit grofiem
Kiihlkanalquerschnitt wird diese positiv beeinflusst. Zur Erfiillung dieser An-
forderung kommen mittlerweile auch PKW Bremsscheiben mit einem Verhéltnis
von Kiihlkanalhthe zu Reibringdicke von >1,5 zum Serieneinsatz.

Bei Bremsen mit solchen Scheiben traten im Entwicklungsprozess gehauft Ge-
rduschprobleme bei hohen Frequenzen (ca. 8-15 kHz) auf. Diese Probleme haben
sich in der Vergangenheit als extrem hartnédckig und resistent gegen jegliche kon-
ventionelle Abhilfemafinahme gezeigt und erforderten neue Losungsstrategien.
Im Rahmen dieser Arbeit wurde dieses Phanomen intensiv untersucht und aus
den Ergebnissen mogliche Abhilfemafinahmen abgeleitet.

7.1 Analyse der auftretenden instabilen Schwing-
formen

Die eingangs genannten Probleme wurden an vier Bremsen mit Hilfe von CAE-
Simulationen und Schwingformmessungen an der rotierenden Bremsscheibe un-
tersucht. Wenn auch der Grad der Ausprdgung bei den vier untersuchten Brem-
sen unterschiedlich ist, konnte dennoch fiir alle das gleiche Phdnomen als Ursa-
che der hochfrequenten Gerdusche nachgewiesen werden. Im Folgenden werden
daher die Untersuchungsergebnisse exemplarisch fiir eine dieser vier Bremsen
vorgestellt.

Bei der untersuchten Bremse handelt es sich um eine Schwimmsattel-
Scheibenbremse mit zwei Kolben und Aluminium-Rahmensattel. Bei dieser
Bremse traten im Entwicklungsprozess sowohl am Priifstand als auch im Fahr-
versuch Quietschprobleme bei 8,1 kHz, 11,4 kHz und besonders gehduft bei 9,3
kHz auf (vgl. Abbildung 7.1). Diese waren sowohl in der Haufigkeit des Auftre-
tens als auch in der Hohe der aufgetretenen Schalldriicke fiir den Serieneinsatz
nicht akzeptabel. Alle, sowohl an der Sattelgeometrie und -masse als auch an
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der Belaggeometrie und -masse vorgenommenen Modifikationen zeigten wenig
Einfluss auf die vorhandenen Problemfrequenzen. Kleine Anderungen an der
Bremsscheibengeometrie beeinflussten das Auftreten dieser Frequenzen eben-
falls kaum.
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Abbildung 7.1: Gerduschpriifstandsergebnisse: jeder Punkt stellt einen ,Quiet-
scher” dar

Die mittels Doppelpuls-Laser-Holographie bzw. dem ESPI-Verfahren (elektroni-
sche Speckle-Interferometrie, [74]) durchgefiihrte Betriebschwinganalyse (BSA)
bei 9,3 kHz zeigte eine Starrkorperbewegung des Sattels und des Halters (vgl.
Abbildung 7.2, Mitte). Eine Ausnahme ist die Gehdusehaltefeder, welche eine
Schwingform ausfiihrt, die als Interferenzmuster zu erkennen ist. Die Feder war
aber fiir die Ursache des Quietschens bei 9,3 kHz unbedeutend, da auch ein Ent-
fernen keine Anderung des Gerauschverhaltens hervorrief.

3N

Abbildung 7.2: BSA bei 9,3 kHz mittels Doppelpulslaserholographie /ESPI

Die BSA der rotierenden Bremsscheibe ergab eine entgegengesetzte Bewegung
der Reibringe zueinander, welches an dem Interferenzmuster in Abbildung 7.2,
rechts zu erkennen ist. Offensichtlich liegt hier eine spezielle tangentiale in-plane-
Bewegung der Bremsscheibe vor, bei der die Reibringe sich gegenphasig zuein-
ander bewegen (Typ IPTS, vgl. Abschnitt 6.1.2.3). Um dieses Phanomen nédher zu
untersuchen, wurden die betroffenen Bremsen als FE-Modell abgebildet und der
in Abschnitt 3.2.2 beschrieben Stabilitdtsanalyse unterzogen.

In dieser Analyse wurde zundchst von einem konstanten (geschwindigkeitsun-
abhingigen) Reibgesetz ausgegangen. Hier zeigte das System keine Instabilitdten
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ohne geschwindigkeitsabhingigem Reibgesetz mit geschwindigkeitsabhéngigem Reibgesetz
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Abbildung 7.3: Stabilitdtsanalyse mit und ohne geschwindigkeitsunabhiangigem
Reibgesetz

bei den am Priifstand und im Fahrversuch verstiarkt aufgetretenen 9,3 kHz und
eine nur sehr schwache Instabilitét bei 8,3/11,4 kHz (vgl. Abbildung 7.3, links).
Bei Annahme eines geschwindigkeitsabhédngigen Reibgesetzes in der Form (2.4)
treten jedoch einige Instabilititen der Bremse auf (vgl. Abbildung 7.3, rechts),
welche als tangentiale IP-Moden mit gleichphasiger Bewegung der Reibringe
zueinander (Typ IPT-mND, vgl. Abschnitt 6.1.2.2) oder mit gegenphasiger Be-
wegung (Typ IPTS-mND, vgl. Abschnitt 6.1.2.3) identifiziert werden kénnen. Die
zugehorigen Schwingformen der Scheibe bei den Instabilititen vom Typ IPTS
sind in Abbildung 7.4 dargestellt. Unter Einbeziehung der Ergebnisse der BSA
aus Abbildung 7.2 und denen der Stabilititsanalyse lag die Vermutung nahe,
dass es sich bei den drei Quietschfrequenzen um instabile Moden vom Typ IPTS
handelt.

8,3 kHz 9,3 kHz 11,4 kHz

Abbildung 7.4: Durch CAE-Simulation ermittelte instabile Schwingformen

Waihrend das Ergebnis der mittels Doppelpulslaserholographie/ESPI durchge-
fithrten BSA zwar auf eine entgegengerichtete Bewegung der Reibringe zuein-
ander hinweist, liefert es keine weiteren Informationen tiber die auftretende
Schwingform der Bremsscheibe. Um diese genauer zu untersuchen, wurde eine
weitere BSA an den Bremsen durchgefiihrt. Zur Messung der tangentialen IP-
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Abbildung 7.5: BSA mit In-plane-Vibrometern

Schwingung der Bremsscheiben-Reibringe, wurden, wie in Abbildung 7.5, links
gezeigt, zwei In-plane-Vibrometer der Fa. POLYTEC radial auf die beiden Reibrin-
ge gerichtet. Dadurch werden die tangentialen Bewegungen der Reibringe ge-
messen. Die Grafik rechts in Abbildung 7.5 zeigt einen Bereich des zeitlichen
Verlaufs der von den beiden Vibrometern gemessenen Schwinggeschwindigkei-
ten. Es ist klar zu erkennen, dass beide Reibringe mit der gleichen Amplitude
schwingen und die Signale um genau 180° phasenversetzt sind. Dieses konnte
nicht nur bei 9, 3 kHz, sondern ebenfalls bei 11,4 kHz gemessen werden. Die in
Fahrversuchen bzw. am Priifstand ebenfalls registrierte Problemfrequenz bei 8,1
kHz konnte im Rahmen dieser zweiten BSA am Messaufbau nicht reproduziert
und somit auch nicht gemessen werden.

Um die rdumliche Verteilung der IP-Bewegungen auf den Reibringen zu ermit-
teln, wurde das eine IP-Vibrometer an der Referenzposition bei 270° auf einem
Reibring belassen (siehe Abbildung 7.6), wahrend mit dem zweiten in etwa 30°-
Schritten an verschiedenen Positionen gemessen wurde. Aufgrund der einge-
schrankten Zuganglichkeit durch den Priifstand bzw. Sattel konnten nicht alle
Positionen gemessen werden.

Abbildung 7.6: Messung der IP-Bewegung entlang des Umfanges.

Ein Amplitudenvergleich der gemessenen Geschwindigkeiten an den verschie-
denen Positionen gibt Aufschluss tiber die auftretenden Knotenlinien auf der
Scheibe. Abbildungen 7.7 und 7.8 zeigen das Ergebnis dieser Messungen. Die
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maximalen Amplituden sind dabei jeweils auf das an 270° gemessene Referenz-
signal bezogen. Bei der 9,3 kHz Quietschfrequenz ist der sinusformige Verlauf
der auftretenden Amplituden entlang des Umfanges der Bremsscheibe eindeutig
zu erkennen. Damit existiert eine Knotenlinie entlang 0°-180° wie in Abbildung
7.7 angedeutet. Bei 11,4 kHz ist der sinusformige Verlauf nicht ganz so eindeu-
tig zu erkennen. Das ist auf die nicht exakt eingehaltenen 30°-Abschnitte bei der
Messanordnung und der eingeschrankten Anzahl von Messstellen zuriickzufiih-
ren. Die Existenz von zwei Knotenlinien kann jedoch durch den vierfachen Vor-
zeichenwechsel entlang des Umfanges belegt werden.

Ein weiteres Ergebnis der BSA mittels Laservibrometrie ist, dass die zusitzlich zu
den IP-Schwingungen der Scheibe gemessenen OP Schwingamplituden an ver-
schiedenen Positionen des Sattels und Halters um ca. Faktor zehn kleiner sind,
als die IP-Amplituden der Scheibe. Damit ist die IP-Schwingung der Scheibe die
dominierende Bewegung dieser instabilen Schwingform.
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Abbildung 7.7: Gemessene instabile Schwingform bei 9,3 kHz
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Abbildung 7.8: Gemessene instabile Schwingform bei 11,4 kHz

Die in diesem Abschnitt beschriebene BSA belegt also, dass die bei 9,3/11,4 kHz
auftretenden instabilen Moden der Scheibe vom Typ IPTS-IND und IPTS-2ND
sind. Weiterhin ist gezeigt, dass die Ergebnisse der CAE-Simulation zum selben
Ergebnis kommen.

Wie anfangs bereits erwdhnt, wurden insgesamt vier Bremsen mit dhnlichen Pro-
blemen untersucht. Bei allen vier wurde die in diesem Abschnitt beschriebene
BSA mittels Laservibrometrie durchgefiihrt und das Auftreten von instabilen
IPTS-IND und/oder IPTS-2ND Moden nachgewiesen. In allen Fillen wurden
diese Moden auch in der CAE-Simulation als instabile Losungen ermittelt.
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7.2 Mechanische Erkliarung

Abbildung 7.3 zeigt, dass die instabile IPTS-IND-Losung in der Simulation nur
unter Annahme eines geschwindigkeitsabhdngigen Reibgesetzes ermittelt wer-
den konnte. Die Scheibenschwingformen aller IPTS-mND-Losungen haben nur
sehr geringe OP-Komponenten. Eine Kopplung von radialen und normalen Frei-
heitsgraden am Kontakt Belag-Scheibe, wie er in Abschnitt 2.2 beschrieben ist,
kann deshalb keine Erklarung dafiir sein. Die Simulationsergebnisse im voran-
gegangenen Abschnitt belegen, dass offensichtlich das in Abschnitt 2.1.1.2 be-
schriebene geschwindigkeitsabhdngige Reibgesetz Ursache der Instabilitit ist.
Ein Unterschied besteht jedoch darin, dass in diesem Fall die bewegte Unter-
lage (Bremsscheibe) die aufklingende Bewegung ausfiihrt.
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Abbildung 7.9: Ersatzmodell fiir IPT- und IPTS-Schwingformen

Das Ersatzmodell in Abbildung 7.9 mit dem geschwindigkeitsabhédngigen Reib-
gesetz aus (2.4) und den Bewegungsgleichungen

[13 0} <X1) " [CFFN 0 } (X1>
m| \ i 0 cuFN]| \ X2
k+kio —kip | (x1 —(po — CyUB)FN)
= 7.1
* [ —k12 k+k12} <x2) (—(ﬂo —cu,vp)Fn @1)

hat mit m7 =my =m und k1 =k, =k sowie dem in Abschnitt 2.2.1.2 beschriebenen
Verfahren die Losung

/\1 =0 iwli, (I>1 = (i) und /\2 = 0> + a)zi, <I>2 = (_}) (7.2)

mit
k5 Cu
_ Lk — 7.
w1 m 01, 01 m’ ( 3)
k + 2k c
Wy = + — 0'12, 0y = __}1. (7.4)
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Die Losung A;/®; stellt dabei die Schwingung vom Typ IPT und die Losung
Ay /@y den Typ IPTS dar. An den Realteilen von A ist zu erkennen, dass bei einer
negativen Steigung des geschwindigkeitsabhidngigen Reibgesetzes ¢, < 0 beide
Losungen eine aufklingende Schwingung darstellen.

Dieses Ersatzmodell gibt also eine Erklarung fiir das Auftreten von IPTS-Brems-
scheibenmoden in Bremsen. Es zeigt aber auch, dass IPT-Moden gleichermafsen
als Instabilitdten hervortreten konnen. Dieses deckt sich mit den Ergebnissen der
numerischen Stabilitdtsanalyse (vgl. Abbildung 7.3), steht allerdings im Gegen-
satz zu den im Versuch gemachten Beobachtungen. Dort traten keine instabilen
Schwingformen der Scheibe vom Typ IPT auf. Dieser Umstand wird daher in
Kapitel 8 weiter untersucht.

7.3 Abhilfemafinahmen

Nachdem das Problem im vorherigen Abschnitt analysiert wurde und auf das
Aulftreten von instabilen IPTS-Moden der Bremsscheibe zuriickgefiihrt werden
konnte, sollen im nédchsten Schritt sinnvolle Abhilfemafinahmen abgeleitet wer-
den. Die Frage, warum gerade diese bestimmte Klasse von Bremsen solche davor
noch nicht beobachteten hochfrequenten Gerduschprobleme hat, ldsst sich ein-
fach mit dem groflen Verhaltnis von Kiihlkanalhohe zu Reibringdicke begriinden
(= 1,9). Bremsen mit einem geringeren Verhiltnis haben bislang keine vergleich-
baren Gerduschprobleme gezeigt. Der Grund ist der Umstand, dass die Hohe
der Rippe bei der Biege- bzw. Kippsteifigkeit in der dritten Potenz eingeht. Da-
durch haben innenbeliiftete Bremsscheiben mit einem Verhéltnis Kiihlkanalho-
he zu Reibringdicke von <1,5 Moden vom Typ IPTS in einem deutlich hoheren
(nicht horbaren!3) Frequenzbereich.

7.3.1 Verstimmung

Das Ersatzmodell aus Abschnitt 7.2 zeigt, dass ein Verstimmen der Reibpart-
ner, was in vielen Féllen eine Losung des durch Instabilitdten hervorgerufenes
Bremsenquietschens ist (vgl. Abschnitt 2.2), hier keine Losung sein kann. Eine
Verdanderung der Steifigkeiten ki, ko oder ki, bzw. der Massen hat keinerlei Ein-
fluss auf das Auftreten der Instabilitdt. Lediglich die Frequenz der auftretenden
instabilen Schwingung wird beeinflusst. Hier ist ausschliefilich das geschwin-
digkeitsabhédngige Reibgesetz aus 2.1.1.2 und nicht die Reibungskopplung aus
2.2.1.3 Ursache der Instabilitat.

7.3.2 Versteifung

Eine einfach erscheinende Losungsmoglichkeit besteht darin, die Rippenstei-
figkeit so zu erhohen, dass die IPTS-mND-Moden in einen nicht horbaren

Bgiehe Fufinote 12 auf Seite 82
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Frequenzbereich verschoben werden. Die Frage dabei ist, welche systemvertrag-
liche Mafsnahme dieses bewirkt.

Fiir die 0.g. Bremse wurde eine alternative Bremsscheibengeometrie mit dicke-
ren, nach innen keilférmig geformten Rippen erprobt (vgl. Abbildung 7.10).

Abbildung 7.10: Standard- und modifizierte Scheibe mit verdickten Rippen

Das Ergebnis dieser Erprobung war, dass die Quietschprobleme bei 8,1/9,3/11,4
kHz zwar nicht mehr bestehen, dafiir aber eines bei 11,2 kHz auftritt. Das
bestdtigen auch die Simulationsergebnisse (vgl. Abbildung 7.11). Durch die
Versteifung werden die IPTS-mND Problemfrequenzen zwar in einen héheren
Frequenzbereich verschoben, aber nicht hoch genug, so dass sie weiterhin im
horbaren Bereich liegen. Diese Mafsnahme alleine kann das Problem demnach
nicht 16sen.
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Abbildung 7.11: Ergebnis von Simulation (links) und Versuch (rechts) der Bremse
mit modifizierter Scheibe

Bei einer Bremsscheibe sind der Modifikation der Geometrie enge Grenzen
gesetzt. Die Rippendicke kann nicht beliebig verstiarkt bzw. dessen Anzahl
beliebig erhoht werden, da dieses zu Lasten der Kiihlleistung geht. Aufien-
und Innendurchmesser sowie die Dicken der Reibringe sind ebenfalls einigen
Zwiéngen unterworfen, damit sie weiteren Anforderungen z.B. hinsichtlich des
Bauraums oder der Thermomechanik gentigen.

Um zu untersuchen, welche Parameter der Scheibengeometrie einen grofsen
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Abbildung 7.12: Erweitertes Ersatzmodell fiir IPT-1ND und IPTS-1IND

Einfluss auf die Frequenz der IPTS-mND-Moden haben, wurde ein weiteres
Ersatzmodell erstellt. Im Gegensatz zur Analyse von Instabilitdten mit dem Pha-
nomen der Reibungskopplung aus Abschnitt 2.2 ist es bei der hier vorliegenden
Ursache (vgl. Abschnitt 2.1.1.2) moglich, nur die Scheibe als Einzelkomponente
zu untersuchen.

Dazu wird das in Abbildung 7.12 gezeigte Ersatzsystem verwendet, welches
lediglich die Eigenformen IPT-OND, IPT-1ND, IPTS-OND und IPTS-IND einer
an der Topfauflagerfliche gelagerten Bremsscheibe, nicht aber die die Instabilitat
verursachende Reibung bzw. Sattel und Beldge abbildet. Die Massen und Federn
werden in Abhédngigkeit von den Bremsscheibenparametern bzw. -abmessungen
ausgedriickt. Somit kann der Einfluss einer Parametervariation auf diese vier
Bremsscheibenmoden untersucht werden.

Die berticksichtigten Bremsscheibenparameter sind:

Aufiendurchmesser d, =374 mm  Reibringhthe hrr = 76 mm

Reibringdicke trr = 9,25 mm Rippenhohe hg = 17,5 mm
Rippendicke tR =5 mm Topfwanddicke  tr =6 mm
Topfhohe hr =50mm  Anzahl Rippen  ng =40
tT
N d, .

Abbildung 7.13: Bremsscheibenparameter
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Mit den Materialparametern

N
mm?

E = 112000 [

|, 6=

konnen die folgenden Werte abgeleitet werden:

innerer Reibringdurchmesser
Topfdurchmesser

mittlerer Reibringradius
Reibringflache

Topfflache

Reibringmasse mit Rippenanteil

Rotationstragheit Reibring

Torsionsfeder zum Topf

Flaichenmoment einer Rippe
Kippsteifigkeit einer Rippe
Drehfeder aller Rippen

Dehnsteifigkeit Reibring

N t
43100 {mmz}, 0=7,8-10"" Lm(;ﬁ
(7.5)
di=d, —2- hgg
dT:di—60mm
» _da_di
L)
d? — g2
ARR:(Q4 1)7T
d2
AT:ZTN
hr
MRR = ARR'tRR‘f‘nR'lR’?’tR 0
I 1 . MRR (d2 — d?)
Orr 5 " ARk 16
L _2:G- A3t
T 7T'dZ—T'hT
; _ hg -t}
R™ ™12
. 12-E-Ig
Ryi
kipp h%
kQDR nR kRkipp Tm
E - trr - hRrr
k(PRR: 2‘7T'7‘m r%i

Diese werden durch folgende Beziehungen auf das Ersatzmodell aus Abbildung

7.12 tibertragen:

miz = 1, 10 - I@RR

Moy = 0, 95 I@RR

k
kr = % (7.6)
k(PR
kr ==
kRR — 18 N k(PRR

Der Faktor 1,10 bei den Massen m3 berticksichtigt die etwas hohere Reibringdi-
cke auf der Topfseite sowie einen Tragheitsanteil vom Topf, der Faktor 0,95 bei
den Massen my4 die etwas geringere Reibringdicke auf der Innenseite. Die Dehn-

steifigkeit der Reibringe k

PRR

erfordert eine Korrektur, da die relativ komplizier-

ten Schwingformen bei IPT bzw. IPT-IND Moden nur ndherungsweise durch



7.3 Abhilfemafinahmen

101

vier Freiheitsgrade dargestellt werden konnen.

Mode Frequenz Frequenz | Abweichung
FE-Modell | Ersatzmodell

IPT 1214 Hz 1306 Hz 7,6%

IPT-IND 5546 Hz 4952 Hz 12%

IPTS 8152 Hz 7848 Hz 3,9%

IPTS-IND 9138 Hz 9196 Hz 0,6%

Mode Frequenz Frequenz | Abweichung
FE-Modell | Ersatzmodell

IPT 1169 Hz 1289 Hz 10,2%

IPT-1IND 5421 Hz 4855 Hz 11,7%

IPTS 10574 Hz 10560 Hz 0,1%

IPTS-IND | 11392 Hz 11559 Hz 1,5%

Tabelle 7.1: Abweichungen der Frequenzen zum FE-Modell bei der Standard-

Tabelle 7.2: Abweichungen der Frequenzen zum FE-Modell bei der Scheibe mit
verdickten Rippen

In Tabelle 7.1 ist zu erkennen, dass die vier Eigenfrequenzen dieses Ersatz-
modells gut zu denen des FE-Modells mit der Standardscheibe passen. Auch
ein Vergleich mit den Ergebnissen der modifizierten Scheibe aus Abbildung
7.10, deren einzig unterschiedliche Parameter die mittlere Rippendicke von
tr = 6,2 mm ist, liefert eine dhnlich gute Ubereinstimmung des Ersatzmodells
und der FE-Analyse (vgl. Tabelle 7.2). Die Materialparameter der FE-Modelle
sind dabei so abgestimmt, dass die Ergebnisse mit denen der experimentellen
Modalanalyse tibereinstimmen.

Im Folgenden wird nun eine Variation einiger Bremsscheibenparameter durch-
gefiihrt. Dabei wird zunéchst die Rippendicke im Bereich 4 mm < tg < 10 mm
variiert. In Abbildung 7.14 ist die Verdnderung der Eigenfrequenzen dargestellt.
Darin ist die Rippendicke der Standardscheibe und die mittlere Rippendicke der
modifizierten Scheibe markiert.

Es ist zu erkennen, dass zur Verlagerung der IPTS-mND-Moden in den nicht hor-
baren Bereich eine Rippendicke notwendig ist, die geometrisch nicht mehr um-
setzbar ist.

Zu erwidhnen ist, dass das Ersatzmodell bei grofieren Rippendicken nicht mehr
gliltig ist, da die Feder nicht mehr durch die Biegesteifigkeit der Rippen abge-
bildet und der Einfluss der Schubsteifigkeit nicht mehr vernachldssigt werden
kann. Da eine deutliche Uberschreitung der mittleren Rippendicke der modifi-
zierten Scheibe aus Griinden der Kiihlleistungsanforderungen nicht moglich ist,
wird dieses nicht weiter berticksichtigt.
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Abbildung 7.14: Variation der Rippendicke fr

Eine Erhohung der Rippenanzahl ny ist nicht sehr effektiv, da sie linear in die
Rippenersatzfeder eingeht, widhrend die Rippendicke tg in der dritten Potenz
eingeht. Denkbar wire eine Verkleinerung der Rippenanzahl bei vergrofierter
Rippendicke. Damit wiirde die Rippenfeder deutlich steifer, ohne dass die Kiihl-
kanalquerschnitte zu sehr verengt werden. Aber auch solch eine Mafinahme wiir-
de sich ungiinstig auf das Kiihlverhalten auswirken, da die Oberfldche in den
Kiihlkanédlen und der Volumenstrom deutlich kleiner wird.

Eine Variation der Reibringdicke frr bei konstanter Rippenhohe hr (=Kiihlka-
nalhohe) ergibt das Ergebnis aus Abbildung 7.15. Durch eine Reduzierung der
Reibringmassen ldsst sich ebenfalls eine Erhohung der IPTS-mND-Moden errei-
chen. Jedoch ist auch hier die notwendige Reduzierung der Reibringdicke, um
eine Verlagerung der Problem-Moden in den nichthorbaren Bereich zu erzielen,
nicht umsetzbar.

16,01 Standard-—
scheibe — IPTS-1ND
_ 14,0 - - —IPTS-OND
E 12,0F ~3 IPT-1ND
= 19,0} ~T ~ — IPT-OND
> T
) 8,0 B S - _
g 60 T - -
-
H40
20t = m |
2 4 6 8 10 12 14 16 18

Reibringdicke [mm]
Abbildung 7.15: Variation der Reibringdicke tgr

Wird die Rippenhohe hr bei konstanten Reibringdicken trg variiert, gelten fiir
die Anwendung der Biegetheorie die gleichen Einschrankungen wie bei der Va-
riation der Rippendicke. In Abbildung 7.16 ist zu erkennen, dass bei einer Redu-
zierung der Rippenhohe auf etwa 11 mm, welches einem Verhiltnis von Kiihl-
kanalhohe zu Reibringdicke von etwa 1,2 entspricht, die IPTS-mND-Frequenzen
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Abbildung 7.16: Variation der Rippenhohe hg

den horbaren Bereich verlassen haben. Das deckt sich mit der Tatsache, dass bei
Bremsscheiben mit diesem oder einem geringeren Verhiltnis derartige Probleme
nicht bekannt sind.

Die Ergebnisse dieses Ersatzmodells veranschaulichen, dass die instabilen IPTS-
mND-Moden bei Bremsscheiben mit einem Verhéltnis von Kiihlkanalhdhe zu
Reibringdicke von etwa 1,2 oder weniger nicht mehr im horbaren Bereich lie-
gen.

Weiterhin ist zu erkennen, dass durch kleinere Modifikationen an der Brems-
scheibe, welche die Scheibe geometrisch nicht wesentlich verdndern, keine signi-
fikante Verlagerung der Frequenzen von IPTS-mND-Moden méglich ist. Ist aus
Leistungs- bzw. Kiithlungsgriinden eine grofie Rippenhohe erforderlich, kann
nicht auf die herkdmmliche Scheibengeometrie zuriickgegriffen werden, ohne
dass die Gefahr des Auftretens von instabilen IPTS-mND Moden besteht.
Werden Kiihlkanéle bzw. die Rippen in Form eines Fachwerks ausgebildet (vgl.
Abbildung 7.17), wird die Rippensteifigkeit in tangentialer Richtung deutlich
erhoht. Wird dieses Prinzip auf die hier untersuchte Bremse angewendet (60
dreiecksformige Kiihlkanéile mit einer Rippendicke von 4 mm), liegen die IPTS-
mND-Moden aufierhalb des horbaren Bereiches. Bei einer Betrachtung des Kiihl-
verhaltens stellt man fest, dass sich die erhohte Fldache in den Kanélen positiv
auf die Kiihlung auswirkt.'* Nachteil dieser Rippen- bzw. Kiihlkanalform ist ein
erhohter Herstellungsaufwand und ein grofieres Gewicht.

7.3.3 OP Komponente

Ein grofles Problem bei der Verhinderung des Auftretens von instabilen IPTS-
mND-Moden ist der Umstand, dass Ddmpfungsmafinahmen an der Scheibe nur
schwer moglich sind. Da bei diesen Schwingformen im Wesentlichen nur die
Scheibe an der Schwingform beteiligt ist, konnen auch nur hier Dampfungs-
mafinahmen wirken. Wenn nun die auftretende instabile Mode nicht nur eine
,reine” IPTS-Bewegung ausfiihrt, sondern gleichzeitig auch OP-Komponenten

4Der Nachweis erfolgte ausschlieSlich durch CAE-Simulationen.
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Abbildung 7.17: Scheibengeometrie mit als Fachwerk ausgebildeten Kiihlkana-
len bzw. Rippen

hat, sind andere Bauteile der Bremse, insbesondere die Beldge, zwangsldufig
mit an der Schwingung beteiligt. Die Beldge vollziehen dabei nicht selten eine
Biegebewegung und konnen mit einem Dampfungsblech (Shim) durch den
constrained-layer-damping-Effekt bedampft werden. Auch die Materialdampfung
des Reibmaterials oder ggf. der Zwischenschicht bewirken dann eine Dampfung
(vgl. Abschnitt 5.3.2).

Abbildung 7.18: Instabilitdt mit ,reiner” IPTS-Scheibenmode (links) und mit zu-
sdtzlicher Bewegung/Verformung der Beldge (rechts) OP-Komponente

Diese Hypothese wird durch die Ergebnisse der BSA und der CAE-Simulation
an einer weiteren untersuchten Bremse bestitigt, bei der Beldge von zwei
verschiedenen Firmen erprobt wurden. BSA und CAE-Simulation ergeben eine
instabile IPTS-IND Schwingform der Scheibe bei 9,1 kHz, in der zwar die
tangentiale IP-Bewegung dominierend, aber auch eine geringe OP-Bewegung
und eine Bewegung/Verformung der Beldge vorhanden ist (vgl. Abbildung 7.18,
rechts).

Bei der Verwendung der Beldge der Firma A trat dieses Problem auf, bei Beldgen
der Firma B nicht. Eine experimentelle FRF-Analyse der beiden Belagtypen er-
gibt nur marginale Unterschiede in den Eigenfrequenzen, aber einen deutlichen
Unterschied in der Materialddmpfung der Zwischenschicht.

So konnte dieses Problem einer instabilen IPTS-1ND-Bewegung der Scheibe, bei
gleichzeitiger Bewegung/Verformung der Beldge, durch eine erhthte Material-
dampfung in der Zwischenschicht geldst werden.

Ein allgemein giiltiges Kriterium fiir die Bedampfbarkeit von IPTS-Formen der
Bremsscheibe mit OP-Anteil kann jedoch nicht angegeben werden. Sie ist ab-
héangig von der individuellen, instabilen Schwingform des Gesamtsystems. Auch
wenn in der Modalanalyse der Scheibe alleine eine ,reine” IPTS-Mode ermittelt
wird, was bedeutet, dass nur IPTS-Bewegungen auftreten, kann sich im Gesamt-
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system trotzdem eine Instabilitdt der IPTS-Mode mit OP-Komponente ausbilden.
Daher ist das Auftreten von instabilen IPTS Schwingformen bzw. die Haufigkeit
und/oder Intensitdt der hochfrequenten Quietschprobleme bei allen untersuch-
ten Bremsen nicht gleich, obwohl die Bremsscheibengeometrien in allen Brem-
sen sehr dhnlich sind. Je nachdem wie ,rein” sich die IPTS Moden der Scheibe
im Bremsengesamtsystem ausbilden, stellen sie instabile Losungen dar, die zu
Gerduschen fiihren.

7.3.4 IPR Komponente

Einen weiteren Dampfungseffekt erhdlt man, wenn eine Schwingform aufSer der
IPT- gleichzeitig eine IPR-Komponente an der Reibfldche Belag-Scheibe aufweist
(vgl. Abschnitt 5.2.1, [5, 49, 82]). Durch den Vektor der auftretenden Relativge-
schwindigkeit zwischen den Reibpartnern erhélt man zu der negativen Damp-
fung aus dem geschwindigkeitsabhdngigen Reibgesetz zusitzlich auch eine po-
sitive Reibungsdampfung. Beide sind proportional zum Bremsdruck oy.
Nimmt man an, dass sich die Bremsbeldge weder in radialer noch in tangentialer
Richtung bewegen, entspricht die Relativbewegung an der Reibkontaktfldache A,
der Bewegung der Scheibe x,,4, Xtsn in diesem Bereich. Dann gilt fiir die positive
Reibungsdampfungsarbeit aus der radialen Bewegung

T

ADpos = // %UN ’ xmd(t)z dA dt (77)
0 Ay

und fiir die negative Reibungsdampfungsarbeit aus der tangentialen Bewegung

T
0
ADneg = // av‘ul(TN * xtan(t)z dA dt (78)
Ay re

Die Bewegung wird instabil, wenn
ADm,g > ADpos (7.9)

ist. Nimmt man vereinfachend an, dass o, y, X,44, Xtan und vp tiber die Reibkon-
taktflache A, konstant sind, konnen die Beziehungen (7.7) und (7.8) wie folgt
geschrieben werden:

ADneg = . PN/xtal/l(t)z dt (710)
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Da die Verschiebungen x,,; und x,, Bestandteil der selben Mode sind, ist der
zeitliche Verlauf identisch. Unter der Annahme einer geringen Dampfung kon-
nen die Integrale in (7.10) {iber eine gemeinsame Konstante x und das Quadrat
der Verschiebung ausgedriickt werden:

Ap,, = %PN K22 (7.11)
op 2
ADneg = avrd Fyx Xtan (712)

Mit (7.9) kann nun ein Stabilitatskriterium in der Form

oy

UB
Yrad | 90 2 (7.13)
Xtan U

angegeben werden. Fiir die in diesem Kapitel durchgefiihrten Stabilitdtsuntersu-
chungen wurden folgende charakteristische Werte angenommen:

I _50.10°5 [i]

00, mm
vp, =1,0-10° [%] (7.14)
n=05[]
Daraus ergibt sich ein Verhiltnis
Yrad - 0 3, (7.15)

Xtan

Werden also Bremsscheiben mit IPTS-Eigenmoden verwendet, die nicht nur ei-
ne reine IPTS-Bewegung, sondern gleichzeitig eine IPR-Komponente haben, die
mindestens 30% der tangentialen entspricht, sind demnach keine Instabilitdten
mit IPTS-Schwingformen zu erwarten.

Um diese Hypothese zu belegen, wurden weitere alternative Bremsscheibengeo-
metrien untersucht (sieche Abbildung 7.19). Diese Varianten sind aus einer Op-
timierung des Kiihlverhaltens hervorgegangen. Sie zeichnen sich dadurch aus,
dass sie keine reinen IPTS-Schwingformen ausbilden, sondern diese auch rele-
vante radiale und /oder OP-Komponenten aufweisen.

Im Folgenden werden zunichst fiir alle untersuchten Bremsscheiben die Eigen-
formen mittels FE-Modellen unter frei-frei Bedingungen ermittelt. Die Verschie-
bungen in radialer, tangentialer und normaler Richtung fiir die IPTS-OND, -1ND
und -2ND Moden werden an einem &dufieren Knotenring des topfseitigen Rei-
bringes (vgl. Abbildung 7.20) in Diagrammen in den Abbildungen 7.21 bis 7.24
als Abwicklung dargestellt. Die Schwingformen sind so skaliert, dass das jewei-
lige Maximum der tangentialen Verschiebung 1,0 ergibt.

Bei der Standard-Scheibe (vgl. Abbildung 7.21) hat die IPTS-OND-Mode eine
sehr geringe radiale Komponente. Die bei der IPTS-Bewegung entstehende
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Abbildung 7.20: Knotenring fiir Ausgabe von Verschiebungen

Welligkeit auf der Scheibenoberfldche (40 Perioden aufgrund der Rippenanzahl)
ist u.a. in dieser Darstellung zu erkennen.

Bei den IPTS-1ND- und -2ND-Moden ist der Verlauf der radialen Komponente
in Relation zur tangentialen um 90° bzw. 45° phasenversetzt. Dort, wo die
tangentialen Verschiebungen ihr Maximum haben, sind die radialen null bzw.
sehr klein.

Die Stabilititsanalysen wie auch die erweiterte BSA zeigen, dass sich die
instabilen IPTS-IND und -2ND Moden jeweils so einstellen, dass das tangen-
tiale Maximum im Bereich der Reibkontaktstelle Belag-Scheibe auftritt (vgl.
Abbildung 7.4, 7.7 und 7.8). Dadurch ist der positive Energieeintrag nach (7.8)
maximal. Die radiale Komponente hat dort einen Nulldurchgang. Folglich ist
die positive Reibungsddmpfung nach (7.7) gering.

Bei der Scheibe mit verdickten Rippen (vgl. Abbildung 7.10, rechts) ist das
Verhalten dhnlich.

Die Scheibe mit 45°-schriagen Rippen (vgl. Abbildung 7.22) hat dagegen deutlich
grofiere radiale und normale Komponenten. Bei der IPTS-OND Mode ist eben-
falls eine Periodizitdt durch die 2 x 30 Rippen zu erkennen. Es fillt auf, dass hier
kein Phasenversatz bei den IPTS-1ND und -2ND Moden vorhanden ist. An der
Kontaktstelle Belag/Scheibe, bei der das Maximum der tangentialen Bewegung
auftritt, hat auch die radiale Bewegung ihr Maximum. Daher hat der Vektor
der Relativgeschwindigkeit aufer in tangentialer auch in radialer Richtung eine
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Abbildung 7.21: IPT/IPR/OP-Komponenten der IPTS-mND-Schwingformen
von der Scheibe mit Standard- (radialen) Rippen

Komponente und erzeugt dadurch positive Reibungsdampfung.

Bei der Scheibe mit gekriimmten Rippen (vgl. Abbildung 7.23) verhilt es
sich dhnlich. Im Bereich der Kontaktstelle ist der Phasenversatz zwischen
tangentialer und radialer Komponente sehr klein, so dass auch hier radiale und
tangentiale Bewegungen zusammenfallen und eine positive Reibungsdampfung
existiert.

Im Falle der Scheibe mit teilgekriimmten Rippen (vgl. Abbildung 7.24) ist das
Ergebnis indifferent. Wahrend die IPTS-OND Schwingform eine radiale Kompo-
nente entlang des Umfanges zeigt, sind die radialen Anteile bei den IPTS-1IND
und -2ND Moden gering. Hier zeigt sich wiederum der Phasenversatz von 90°
bzw. 45° gegeniiber der tangentialen Komponente.

Die Reibkontaktfldche erstreckt sich etwa iiber einen 30°-Sektor der Bremsschei-
be. Um das Stabilitdtskriterium (7.13) zu tiberpriifen, wird fiir die untersuchten
Bremsscheiben das Verhaltnis x,,;/Xtan (7.15) ermittelt. Das ergibt sich verein-
facht aus dem Mittelwert der Bewegungen im Bereich £15° um ein Maximum
der tangentialen Verschiebung. Da in diesem Bereich fiir die tangentiale
Verschiebung sowohl positive als auch negative Werte auftreten, wird der
Mittelwert dabei aus den Betrdgen der Knotenwerte berechnet. Radiale Relativ-
verschiebungen erzeugen, unabhingig, ob sie nach innen oder aufien gerichtet
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Abbildung 7.22: IPT/IPR/OP-Komponenten der IPTS-mND-Schwingformen
von den Scheiben mit 45° schragen Rippen

sind, immer eine positive Dampfung und heben sich nicht auf.

Diese Mittelwerte sind in den Abbildungen 7.21 bis 7.24 in einem Sektor von
£15° um ein lokales Maximum der tangentialen Bewegung markiert. In Tabelle
7.3 sind die Verhiltnisse von radialer zu tangentialer Bewegung aus diesen
Mittelwerten fiir die drei Scheibentypen dargestellt. Es zeigt sich, dass das Kri-
terium (7.15) bei der Standard-Scheibe und der Scheibe mit verdickten Rippen
tir alle IPTS-Moden nicht eingehalten ist. Auch die Verhiltnisse bei der Scheibe
mit teilgekriimmten Rippen liegt deutlich darunter. Die Scheibenvarianten mit
45°-schrdagen und gekriimmten Rippen haben hingegen ein deutlich grofleres
Verhiltnis von radialer zu tangentialer Bewegung, was jedoch nicht in allen
Féllen den Wert aus (7.15) erreicht. Dabei ist zu beachten, dass sowohl die
Herleitung des Stabilitdtskriteriums (7.15) als auch die Ermittlung der Werte in
Tabelle 7.3 der Scheibe einigen vereinfachenden Annahmen unterliegt.

Dennoch ist in Tabelle 7.3 zu erkennen, dass sich die Varianten mit gekriimmten
und 45°-schrigen Rippen durch deutlich hohere Verhiltnisse von den anderen
Varianten unterscheiden.

Die durchgefiihrte CAE-Stabilitdtsanalyse der Bremse mit den hier beschriebe-
nen drei modifizierten Scheiben zeigt das Auftreten von allen IPTS-mND Moden
als instabile Losung fiir die Scheibe mit schrdg-radialen Rippen. Bei der Scheibe
mit gekriimmten Rippen treten gar keine Instabilititen mit IPTS-mND Moden
auf. Bei der Scheibe mit 45° schriagen Rippen nur die IPTS-1IND Mode, allerdings
mit einem wesentlich geringeren Grad der Stabilitit und mit signifikanter
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Abbildung 7.23: IPT/IPR/OP-Komponenten der IPTS-mND-Schwingformen
von den Scheiben mit gekriimmten Rippen

OP-Komponente, als bei der mit geraden Rippen.

In Versuchen am Gerduschpriifstand sind die Scheibengeometrien der Varian-
ten 45° schrag, schrag-radial und gekriimmt in einer dhnlichen Bremse erprobt
worden. Die dort gewonnenen Erkenntnisse stimmen mit denen aus der CAE-
Simulation iiberein. Im Gegensatz zur Scheibe mit teilgekriimmten Rippen zeig-
ten die Scheiben mit 45° schrdagen und die mit gekriimmten Rippen eine klare
Verbesserung in Bezug auf das Auftreten von hochfrequenten Quietschproble-
men.

7.3.5 Storung der Symmetrie

Ein weiterer Ansatz zur Verhinderung des Auftretens von instabilen Moden in
Bremsen ist die Storung der Rotationssymmetrie der Scheibe. Dabei gibt es allge-
mein zwei Effekte, die das Schwingverhalten von rotationssymmetrischen Struk-
turen beeinflussen, welche im Folgenden erldutert werden.

7.3.5.1 Teilung von Doppelmoden

Durch die Symmetrie der Bremsscheiben konnen stehende Wellen auf der ro-
tierenden Scheibe entstehen, welche bei instabilen Bremszustianden beobachtet
werden (vgl. Abschnitt 3.2.2.2). Wird bei Scheiben die Achssymmetrie gestort,
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Abbildung 7.24: IPT/IPR/OP-Komponenten der IPTS-mND-Schwingformen
von der Scheibe mit teilgekriimmten Rippen

d.h. die Scheibe ist nicht um jeden beliebigen Durchmesser auf der Scheibe
symmetrisch, hat dieses einen Einfluss auf das Auftreten von bestimmten
Doppelmoden [44].

Eine Storung der Achssymmetrie muss immer so geartet sein, dass die Scheibe
ausgewuchtet bleibt. Das bedeutet, dass die Haupttragheitsachse mit der Ro-
tationsachse tibereinstimmen muss [28]. Innenbeltiftete Bremsscheiben weisen
eine Storung der Achssymmetrie auf. Durch die dquidistant um den Umfang
verteilten Rippen ist fiir alle Volumenelemente mit dem Ortsvektor r beziiglich
der Drehachse die Bedingung der Auswuchtung erfiillt:

Q/VrdV —0 (7.16)

KiM et al. [44] geben die Regel an, dass es fiir OP-Moden einer Scheibe bei N
dquidistant um den Umfang verteilten Storungen zwei Félle gibt:

1. N ist gerade:
Moden mit radialen Knotenlinien ND = m - % mitm =1,2,3...
treten nicht mehr als Doppelmode auf.

2. N ist ungerade:
Moden mit radialen Knotenlinien ND = m - N mitm =1,2,3...
treten nicht mehr als Doppelmode auf.
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Scheibentyp IPTS-OND | IPTS-IND | IPTS-2ND
Standard 0,02 <0,01 0,06
verdickte Rippen 0,01 0,02 0,14
45°-schrag 0,21 0,25 0,58
gekrimmt 0,24 0,33 0,29
schrag-radial 0,12 0,05 0,07

Tabelle 7.3: Verhiltnisse der gemittelten radialen und tangentialen Verschiebun-
gen fiir IPTS-Moden im Bereich der Reibkontaktstelle

Durch die Storung von 40 Rippen werden also erst Moden mit tiber 20 Kno-
tenlinien beeinflusst, die in der Regel nicht mehr im horbaren Frequenzbereich
liegen.

Wy

‘h | | commmmemmessess
1—— | | e—————mmmm

\\

I

Abbildung 7.25: Bremsscheibe mit zwei (links) und fiinf (rechts) dquidistant an-
geordneten dicken Rippen

Unter der Annahme, dass die Regel fiir das Teilen von Doppelmoden auch fiir
IPTS-Moden gilt, wére zur Teilung der IPTS-IND-Mode eine Storung durch
N =1 oder N = 2 Elemente notwendig. Ersteres ist aus Griinden der Wuchtung
schwer moglich. Fiir die IPTS-2ND-Mode hingegen wire eine Storung durch
N = 2 oder N = 4 notwendig. Daher ist eine Storung mit N = 2 Elementen
sinnvoll, da sie beide instabile Moden beeinflusst.

Die IPTS-OND Mode kommt nicht als Doppelmode vor. Sie kann auch als
Einzellosung eine stehende Welle erzeugen (vgl. Abschnitt 3.2.2.2).

Um den Einfluss von Stérungen der Symmetrie auf IP-Moden zu untersuchen,
wurde zundchst die alternative Bremsscheibengeometrie aus Abbildung 7.25,
links untersucht. Sie hat zwei gegentiberliegende Rippen mit doppelter Dicke.
Dadurch entsteht eine Storung der Achssymmetrie von N = 2, die die Wucht-
bedingung (7.16) erfiillt. Entsprechend der o.g. Regel werden dadurch alle
Moden mit radialen Knotenlinien m=1,2,3,... beeinflusst. In Tabelle 7.4 werden
die Auswirkungen dieser Storung auf die Eigenfrequenzen der IP-Moden unter
frei-frei Bedingungen mit denen der Standardscheibe aus Abbildung 7.10, links
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verglichen.
Modentyp | Standardscheibe | N = 2 Stérungen
IPT-1IND 5430 5407
5431 5421
IPT-2ND 8227 8170
8227 8243
IPT-3ND 11315 11221
11316 11325
IPTS-OND 8821 8832
IPTS-IND 9200 9205
9200 9517
IPTS-2ND 11432 11446
11435 11924
IPR-2ND 1955 1947
1956 1969
IPR-3ND 4016 3993
4017 4041
IPR-4ND 6133 6108
6135 6207
OP-IND 1940 1932
1941 1986
OP-2ND 867 860
867 883
OP-3ND 1807 1795
1807 1846

Tabelle 7.4: Teilung der Doppelmoden durch Stérung der Symmetrie mit N =2

Darin ist zu erkennen, dass sich die Storung auf alle Doppelmoden auswirkt.
IPT-, IPR- und OP-Moden entfernen sich um etwa 15-100 Hz voneinander.
Die Auswirkung auf die IPTS-Moden ist deutlich grofier. Hier betragt der
Frequenzabstand der geteilten Moden tiber 300 Hz.

Die in diesem Kapitel beschriebenen Instabilitdten mit IPTS-Schwingformen der
Bremsscheibe treten mit Ausnahme der IPTS-OND-Mode durch die Existenz
von Doppelmoden, also bei symmetrischen Verhiltnissen, als stehende Moden
der rotierenden Scheibe auf. Durch Unsymmetrien entsteht jedoch ein Einfluss
durch die Rotation (vgl. Abschnitt 3.2.2.3).

Eine Bewertung dieses Effektes in einem Bremsengesamtmodell ist mit dem
Verfahren aus Abschnitt 3.2.2 nicht moglich. Darin wird vorausgesetzt, dass
die Bremsscheibe rotationssymmetrisch und der Einfluss der Scheibenrotation
gering ist.

Ob die Symmetriestorung ausreicht, um das Auftreten der instabilen IPTS-mND
zu verhindern, muss daher entweder mit anderen Simulationsverfahren (vgl.
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Abschnitt 3.2) oder experimentell ermittelt werden.
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Abbildung 7.26: Stabilitdtsanalyse mit der Scheibe aus Abbildung 7.25, links mit
Symmetriestorung an der Reibkontaktstelle (links) und 90° dazu (rechts)

Wird dennoch das Verfahren nach Abschnitt 3.2.2 angewendet, ist das Ergebnis
erwartungsgemadfs abhdangig von der Lage der verdickten Rippen relativ zur
Reibkontaktstelle. Die Knotenlinien von IPTS-1ND- und IPTS-2ND-Mode bilden
sich entlang der Linie der verdickten Rippen aus. Daher treten in dem Fall, dass
eine verdickte Rippe in der Reibkontaktstelle liegt, weder instabile IPTS-1ND-
noch IPTS-2ND-Moden auf (vgl. Abbildung 7.26, links). Bei einer Drehung der
Scheibe um 90° kommt es zu einer instabilen Mode vom Typ IPTS-1ND, nicht
aber zur einer vom Typ IPTS-2ND (vgl. Abbildung 7.26, rechts).

Eine Ausnahme bildet die IPTS-OND-Mode, die mit symmetrischer Schwing-
form nicht als Doppelmode vorkommt, sich jedoch auch bei Rotation der
Scheibe als stehende Mode ausbilden kann. Sie wird allerdings auch durch die
Symmetriestorung beeinflusst, welches im folgenden Abschnitt ndher erklart
wird.

7.3.5.2 Kontaminierung mit weiteren Wellenzahlen

Storungen der Symmetrie konnen das Schwingverhalten von Bremsscheiben
jedoch noch in anderer Hinsicht beeinflussen. Auch wenn durch das Einbringen
einer Storung nicht das Teilen einer Doppelmode erreicht wird, so kann dies
trotzdem Einfluss auf die Form bestimmter Moden haben.

Ergebnisse der Untersuchungen von KIM et al. [44] und CHANG & WICKERT
et al. [14] zeigen, dass durch das Einfiigen von Storungen die Formen von Mo-
den beeinflusst bzw. mit zusdtzlichen Wellenzahlen kontaminiert werden. Die
vorgestellten Ergebnisse beziehen sich jedoch auf OP-Moden und konnen daher
nicht direkt auf die IPTS-Moden tibertragen werden. Daher soll im Folgenden
eine Bremsscheibe mit N = 5 Storungen wiederum in Form von dquidistant
verteilten, dickeren Rippen, wie in Abbildung 7.25, rechts abgebildet, untersucht
werden.
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Abbildung 7.27: IPT/IPR/OP-Komponenten der IPTS-mND-Schwingformen
von der Scheibe mit fiinf dquidistant angeordneten dicken Rippen
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Bei dieser Scheibe kommen sowohl IPTS-IND- als auch -2ND-Doppelmoden
mit nahezu identischer Eigenfrequenz vor. Bei Betrachtung der Eigenformen in
Abbildung 7.27 sind jedoch auch weitere Wellenzahlen aller Bewegungsrich-
tungen zu erkennen. Das gilt auch fiir die Mode vom Typ IPTS-OND. Anhand
des Verlaufes der IPT-Komponenten sind die Schwingformen als vom Typ IPTS
zu erkennen. Man kann im Hinblick auf die relativ groflen OP-Bewegungen
allerdings nicht mehr von einer dominanten IPTS-Bewegung sprechen. Somit ist
auch hier eine reine IPTS-Bewegung nicht ohne OP-Komponente moglich (vgl.
Abschnitt 7.3.3). Das gilt insbesondere auch fiir die Moden vom Typ IPTS-OND.

Auch hier ist aufgrund der gestdrten Rotationssymmetrie eine Stabilitdtsanaly-
se nach Abschnitt 3.2.2 nicht zulédssig. Um das Verhalten dennoch einigermafSen
abschidtzen zu konnen, wurden zwei Positionen der verdickten Rippen relativ
zur Reibkontaktstelle untersucht. Einmal liegt eine verdickte Rippe genau in der
Mitte der Reibkontaktstelle, beim zweiten Mal ist die Scheibe um genau den hal-
ben Winkelabstand (36°) gedreht. Beide Rechnungen kommen zu dem Ergebnis,
dass instabile Losungen mit IPTS-Charakteristik nicht auftreten.

In Priifstandsversuchen konnte dieses bestitigt werden. Dort traten bei Verwen-
dung dieser Scheibengeometrie kaum hochfrequente Gerduschprobleme auf.
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Kapitel 8

Unterschiede bei IPT- und
IPTS-Moden

Die Berechnungsergebnisse aus Kapitel 7 zeigen, bei Annahme eines geschwin-
digkeitsabhdngigen Reibgesetzes, das Auftreten von Instabilititen bei nahezu
allen im untersuchten Frequenzbereich auftretenden IPT- und IPTS-Moden
der Bremsscheibe. So stimmen die Simulationsergebnisse bezogen auf das
IPTS-Problem sehr gut mit den im Feld und Versuch auftretenden Quietsch-
frequenzen iiberein. Das Auftreten der IPT-Moden, als instabile Losung in
der Simulation, steht im Gegensatz zu den am Priifstand oder im Fahrzeug
gemachten Beobachtungen.

IPT-Moden sind bei allen Scheibengeometrien insbesondere auch bei Mas-
sivscheiben in dem relevanten Frequenzbereich vorzufinden. Die in der
Simulation auftretenden instabilen IPT-Moden deuten daher auf eine Vielzahl
von Quietschfrequenzen bei jedem Scheibenbremsentyp hin, welche in Fahr-
und Priifstandsversuchen nicht oder zumindest nicht in diesem Umfang vorzu-
finden sind.

Grundlage fiir das Auftreten von instabilen IPT und IPTS-Moden in der
Simulation ist das geschwindigkeitsabhidngige Reibgesetz. Diese Reibgesetzcha-
rakteristik ist in Versuchen bestatigt [11]. Auch die sehr gute Ubereinstimmung
bei IPTS-Moden zwischen Versuch und Simulation setzt diese Charakteristik
voraus, so dass sie nicht in Frage zu stellen ist.

Dieses Kapitel beschiftigt sich damit, die Unterschiede zwischen dem Auftre-
ten von instabilen IPT- und IPTS-Moden ndher zu untersuchen, um eine Erkla-
rung fiir die o.g. Unstimmigkeiten zu finden. Dazu wird zunéchst untersucht,
ob die Zentripetal- und CORIOLISbeschleunigung, die in dem in Abschnitt 3.2.2
beschriebenen Verfahren unberticksichtigt bleiben, auf die Modentypen IPT und
IPTS unterschiedliche Einfliisse haben. Weiterhin wird tiberpriift, ob eine IPT-
Mode der Scheibe, nicht aber eine IPTS-Mode an der Dampfung der Sattelkom-
ponenten beteiligt ist.
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8.1 Beriicksichtigung der Scheibenrotation

Das in Abschnitt 3.2.2 beschriebene Verfahren bedient sich der EULERschen Be-
trachtungsweise. Die Scheibe wird nicht tatsdchlich gedreht, sondern es werden
lediglich die Bedingungen an der Reibkontaktstelle so angenommen, dass sie de-
nen einer rotierenden Scheibe entsprechen (vgl. Abschnitt 3.2.2.2). Die durch die
Rotation auftretenden Zentripetal- und CORIOLISbeschleunigungen werden ver-
nachléssigt. Diese Beschleunigungen bewirken eine Kopplung der radialen und
tangentialen Bewegungsrichtung.

Diese Kopplung wird anhand des Zweifreiheitsgradsystems in Abbildung 8.1
verdeutlicht. Das System besteht aus der Masse m, welche am Ende einer mas-
selosen Stange mit der Lange r und der Dehnsteifigkeit k, um einen gelenkig
gelagerten Punkt rotiert. An der Stange wirkt eine Drehfeder k(,,, deren Lage-
rungspunkt mit der konstanten Geschwindigkeit ¢ ebenfalls rotiert. Uber die
Freiheitsgrade x, und ¢ kann die Masse m zu ihrer mit konstanter Geschwindig-
keit rotierenden Bewegung zusétzlich oszillierende Radial- und Tangentialbewe-
gungen ausfiihren. Die dabei auf die Masse wirkenden Kriéfte sind ebenfalls in
Abbildung 8.1 dargestellt.

T ,vrel

o |m—>rig,riy
v\‘a mr 2 )
2, © 2m¢/r[¢A T Amr El/k
E 2my [ - L
~ kr m |ea— r
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Abbildung 8.1: Zweifreiheitsgradsystem mit CORIOLIS- und Zentrifugalkriften

Die Bewegungsgleichungen fiir dieses System lauten:

mr? - § + 2mry - %, +ky 9 =0 (8.1)
——
r-Feoriorrs
m- %, —2mrp - ¢ +ky - x, = mr(¢* + ) (8.2)
—— ———
Feorovss E Zentripetal

Dieses Gleichungssystem enthilt die Zentripetalkraft als nichtlineare Kompo-
nente. Diese besteht aus einem konstanten Teil, der durch die konstante Drehung
i beschrieben wird und aus dem veranderlichen Teil, abhéngig von ¢?. Wird die
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Winkelgeschwindigkeit ¢ linearisiert und damit der nichtlineare verdanderliche
Anteil der Zentrifugalkraft vernachldssigt, lautet das System:

mr> 0] (¢ 0  2mryp] (¢ ke 0] (e [ O
"l () Lo 5 () 8 2] (2) = Gane) 0

Hier ist zu erkennen, dass fiir eine rotierende Scheibe (i # 0) die beiden
Freiheitsgrade ¢ und x, gekoppelt sind. Diese Kopplung ist um so stirker, je
hoher die Drehgeschwindigkeit der Scheibe ¢ ist. Durch die Kopplung kann mit
einer tangentialen Bewegung auch eine radiale Bewegung einher gehen.

Fiir eine rotierende Bremsscheibe mit Reibkontakt bedeutet dies, dass die radiale
Bewegung aufgrund der Reibung zwischen Belag und Scheibe gedampft ist (vgl.
Abschnitt 5.2.1). Somit konnte also eine vorwiegend tangential schwingende
Mode aufgrund ihrer gleichzeitig auftretenden radialen Bewegungskomponente
geddmpft sein.

Im Folgenden soll an einem Vierfreiheitsgrad-Ersatzsystem untersucht werden,
inwieweit durch die Kopplung von radialer und tangentialer Bewegung der ro-
tierenden Scheibe, unter Bedingungen die beim Auftreten von Bremsenquiet-
schen vorliegen, IPT bzw. IPTS-Moden an der Ddmpfung der radialen Reibung
beteiligt sind.
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Abbildung 8.2: Vierfreiheitsgradsystem mit CORIOLIS-, Zentrifugal- und Reib-
kréaften

Das Lumped-Mass-Ersatzmodell in Abbildung 8.2 kann die vier Bremsscheiben-
moden aus Abbildung 8.3 abbilden. Diese sind typisch fiir die in den untersuch-
ten Bremsen auftretenden Moden bei einer an der Topfauflagerfliche gelagerten
Bremsscheibe. Das Modell besteht aus zwei Massen mit jeweils Dreh- und radia-
lem Verschiebungsfreiheitsgrad. Massen, Federn, Radius, Kréfte, Reibgesetz und
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Abbildung 8.3: Bremsscheibenmoden fiir Lumped-Mass-Ersatzmodell

die Drehgeschwindigkeit werden so gewéhlt, dass sie den Verhiltnissen an der
untersuchten Bremsscheibe entsprechen. Das Modell kann so Effekte mit Moden
der Bremsscheibe vom Typ IPT, IPTS, IPR und IPRS mit ihren radialen und tan-
gentialen Bewegungen sowie der auftretenden Kopplung ndherungsweise abbil-
den.

Mit dem geschwindigkeitsabhdngigen Reibgesetz (vgl. Abschnitt 2.1.1)

;u(vrel) = M0 Tt Cp * Upel (8.4)
und der bereits linearisierten Reibungskraft (vgl. Abschnitt 5.2.1)
.F : BEN
Fp = (PRrad) _ ]/lFN Vel _ H-EN ( x ) lin. FR“” — Pr X
PRttm ‘Vrel ’ J'CZ + (V(prel )2 r(Prel ]/lFN
(8.5)
ergeben sich die Bewegungsgleichungen:
mq 0 0 0 )'(,:1 y(%}# 0 21/]71111" 0 561
0 my O , 0 2 0 ”(i’ﬁ# 0 2ipmyr X2
0 0 mr 0 ) $1 —2¢pmyr 0 —cur*Fy 0 $1
0 0 0 myr P2 0 —2¢myr 0 —c,r?Fy] \¥2
ki+ki  —ki 0 0 X1 mr(¢ + ¢?)
L | ke Rtk 0 0 x| _ | mr(¢3+¢°) (8.6)
0 0 k(Pl + kalz _kfplz ?1 <V0 + Cﬂl/)r)FNr '
0 0 _k%z k§02 + kqvu $2 (o + C;,l,l)?’)FNr

Der Anteil ¢? im rechten Teil von Gleichung (8.6) wird ebenfalls linearisiert. Die-
se oszillierende Komponente der Zentrifugalkraft bewirkt immer eine nach au-
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3en gerichtete Kraft, egal welches Vorzeichen die Geschwindigkeit ¢ hat.

Bei IPT- und IPTS-Moden besteht daher bei der gleichen Schwinggeschwindig-
keit kein Unterschied in der radialen Kraftwirkung auf die Bremsscheibe. Da in
diesem Kapitel gerade diese Unterschiede im Fokus stehen, wird dieser Effekt
nicht weiter untersucht und im Folgenden vernachlassigt.

Es wird zundchst von einem geschwindigkeitsunabhdngigen Reibgesetz
1(vye1) = po = const. ausgegangen; das System hat also keine ,negative Damp-
fung”, sondern nur ,positive Dampfung” aus der Reibung. Damit ergeben sich
zusammen mit den Werten

my =my; =3,5-107 [to] r=0,150-10° [mm]
ki =k, =5,25-10° [i} k2 = 2,36-107 {ﬁ}
mm mm
9 rad 1 rad
o =0,5 [—] ¢y =0
d
Fy =3,0-10° [N] ¥ =10 [%]

und Abschnitt 2.2.1.2 die homogenen Losungen in Form von Eigenwerten A =
o + wi mit zugehorigen Eigenmoden zu

—5,81 x 1073 — 2,47 x 1071
—5,81 x 1073 — 2,47 x 1071

__ —4 3 _
A =—3,87 x 1074+ 7,60 x 10%i ®, 100 % 10° —5.10 x 10-5 (IPT),
1,00 x 10° —5,10 x 1078
1,00 x 100 — 1,17 x 10~%
. 1,00 x 10° —1,17 x 1072}
_ 2 4 — 7 7
Ay =—1,43 x 10> +1,23 x 10% ®, 671 % 107 — 1.77 x 10-5i (IPR),
—6,71 x 1077 — 1,77 x 1075}
1,96 x 107> — 1,43 x 1072 i
_ . 1,96 x 1072 +1,43 x 1072 i
- 6 4 — ’ ’
Az =—1,30 x 107 + 5,22 x 10% ®; 100 % 10° —2.50 x 10-117 (IPTS),
—1,00 x 10° +2,50 x 10~}
1,00 x 10 — 1,22 x 1073
. —1,00 x 109 +1,22 x 1073}
_ 2 5 _ ’ s
Ay =—1,43 x 10> +1,17 x 10°% ®, = 435 % 10-° — 1.43 x 10-6i (IPRS).

4,35 x 1077 + 1,43 x 10%

Es ist zu erkennen, dass die Kopplung zwischen Dreh- und Radialbewegung bei
der Losung @, (IPT-Mode) stérker ist als bei ®3 (IPTS-Mode):

[ Pu| _ [Pz
| P31| [ Da

P3| [ D3]

=2,47x1071 >1,43x 1072 = —
D33 | Dy

(3.8)

An den Eigenwerten erkennt man ferner, dass die zugehorige IPT-Mode eine
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(positive) Dampfung aufweist, die IPTS-Mode hingegen nicht. Wird nun ein ge-
schwindigkeitsabhdngiges Reibgesetz mit

_ S
wo=0,5 [-], cy=-50-10"5 [ﬁ} (8.9)

berticksichtigt, welches den an der Bremsscheibe vorliegenden Verhéltnissen ent-
spricht (vgl. dazu Abschnitt 2.1.1.2), ergeben sich die Losungen zu

—6,68 x 1073 — 2,47 x 10~1
. —6,68 x 1073 — 2,47 x 10~ 1§
j— 1 3 _ 4 7
A= 2,14 x10' +7,60 x 10% ®, = 100 x 100 +2.82 x 10-3i (IPT),
1,00 x 100 +2,82 x 1073}
1,00 x 100 — 1,17 x 1072
. 1,00 x 100 — 1,17 x 1072
_ 2 4 . 7 7
Ay =—1,43 x 10> + 1,23 x 10% ®, = 771 % 107 — 1.77 x 10-5i (IPR),

7,71 x1077 = 1,77 x 10~}

—2,25x 107> — 1,43 x 102
2,25 x 1075+ 1,43 x 1072
1,00 x 10° +4,10 x 104

—1,00 x 10° —4,10 x 10~*

1,00 x 100 —1,22 x 103
_ 0 -3;
M=-L 43X 100117 x10% @y = | )L apRs),

501 x 1072+ 1,43 x 10~%i

i
A3 = 2,14 x10'+5,22 x 10* &3 = z (IPTS),
i

Der Kopplungseffekt durch die CORIOLISkraft in der Dampfungsmatrix reicht
offensichtlich nicht aus, um fiir die IPTS-Mode einen Dampfungsbeitrag zu leis-
ten, der die negative Dampfung aus dem geschwindigkeitsabhéngigen Reibge-
setz ausgleicht.

Der Dampfungsbeitrag aus der radialen Reibung ist zwar vorhanden, aber fiir
die beim Bremsenquietschen auftretenden Scheibengeschwindigkeiten so gering,
dass er gegeniiber den wesentlich grofieren negativen Dampfungsbeitrdgen aus
dem geschwindigkeitsabhdngigen Reibgesetz unbedeutend wird.
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8.2 Kopplung von Sattel- und Scheibenmode durch
das geschwindigkeitsabhiangige Reibgesetz

Ein weiterer Erkldarungsversuch fiir das Auftreten von Instabilititen mit IPT-
Moden in der Stabilitdtsanalyse, die im Kontrast zu den in Fahr- bzw. Priifstands-
versuchen gemachten Beobachtungen stehen, ist die Kopplung bzw. Interakti-
on der instabilen IPT/IPTS-Moden mit einer tangentialen Sattelschwingung, die
durch die Bushing-Lagerung eine im Vergleich zur Scheibenmaterialddmpfung
hohe Dampfung aufweist (vgl. Abbildung 8.4).

Im Folgenden wird untersucht, ob IPT- bzw. IPTS-Moden durch die bei der Rei-
bungskopplung entstehenden Mischmoden an der Dampfung der tangentialen
Sattelbewegung beteiligt sind.

%

IPT (1200Hz)

IPTS (8300Hz) Sattel (400Hz)

Abbildung 8.4: IPT- und IPTS Scheibenmoden mit tangentialer Sattelschwingung

r
k [% (5

wj—m—ﬁ(v)tmﬂxl B,
kz Cl M rel ClD'(l kz D(z P rT12 D(z
o m, g A= m, -

/7777k2’ 2 12 k ( B )
U, VWA " 23\ X T X3 k23(X3 - Xz)
y77774 -

§-WM~| i, —> LN m,

k, G o, ) el szxs_| ~ l;;Dg

P ™ %0 S M

K, TF X

Abbildung 8.5: Lumped-Mass-Modell fiir Reibungskopplung der Scheibe mit tan-
gentialer Sattelschwingung

Auch dieses Lumped-Mass-Modell wird so auf das FE-Modell abgestimmt, dass
die Figenfrequenzen der an der Scheibe auftretenden IPT- und IPTS-Moden so-
wie der tangentialen Sattelbewegung tibereinstimmen (vgl. Abbildung 8.4).
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Die Bewegungsgleichungen fiir das Ersatzmodell aus Abbildung 8.5

2mi¥q + 2c1%1 + 2k1xq = FR12 + FRlB (8.10)
ma¥y +koxa +koz(x2 — x3) = —Fg,, (8.11)
mox3 4+ koxs + ko3 (x3 — x2) = —Fgry, (8.12)

konnen mit der dem geschwindigkeitsabhdngigen Reibgesetz (8.4), den Relativ-
geschwindigkeiten

Urely, = U + X2 — X1 und 0y, = 0p+ X3 — X1 flr v, < vp (8.13)
durch die Reibkrifte

PRlz :,u(vrelu)PN = (VO + CVUB)FN - C]JPN : xl + C]JPN : xZI (814)
Fryy, =#(Vrelyy)EN = (po + cuvB)Fn — cyFN - %1 + ¢ Fn - X3, (8.15)

ausgedriickt werden:

2my 0 O X1 2(C1 + CyFN) —CyFN _CplFN X1
0 my O X | + —C’/,FN C’/,FN 0 X2
0 0 ms X3 —Cy 0 CyPN X3
2k1 0 0 X1 2(]10 + CHUB)FN
+ 1 0 ko+kys —ko3 X2 | = —(‘uo + CVUB)FN (8.16)
0  —kxs ks+kos| \x3 —(po + cuvp)Fn
Mit
m; =2,85-10"% [to] my =mz=23,5-10"2 [to]
N N
ky =1,8-10% {—} ky = ks =2,02-10° [—]
mm mm
kys = 4,67 -10° [i} c1=0
mm

Fy =3,0-10° [N]

¢ =—50-10"" |27

S

und Abschnitt 2.2.1.2 ergeben sich die homogenen Losungen in Form von Eigen-
werten A = ¢ £ wi mit zugehorigen Eigenmoden zu

1,00 x 10° +1,05 x 1072
A =2,632 x 101 +£2,51 x10%  @®; = | —1,00 x 107 — 2,10 x 1073 | (Sattel),
—1,00 x 1076 — 2,10 x 1073

1,12 x 1072 + 7,78 x 103

Ay =2,143 x 10 + 7,60 x 10% @, = 1,00 x 100 +2,82 x 1073} (IPT),
1,00 x 100 +2,82 x 103
0
Az =2,143 x 101 £5,22 x 10* &3 = 1,00 x 10° +4,10 x 104 (IPTS).

—1,00 x 10° —4,10 x 1074
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An den Nebendiagonaleintragen der Dampfungsmatrix aus (8.16) ist zu erken-
nen, dass durch die Eintrdge aus dem Reibgesetz die Richtungen x; und x; bzw.
x1 und x3 gekoppelt sind. Am Eigenvektor @3 sieht man, dass aufgrund der
anti-symmetrischen Reibkrifte dort die Kopplung nicht besteht. Wird nun eine
Dampfung c; fiir den Sattel angenommen

cg=15 [%] (entspricht {1 ~ 10%) (8.17)

erhdlt man die homogenen Losungen

1,00 x 10° —9,47 x 1072
A =—2,369 x 10> +2,50 x 10%  ®; = | 5,27 x107°—2,10 x 10737 | (Sattel),
5,27 x 107° — 2,10 x 103

—5,91 x 1074+ 7,74 x 1073}

Ay = 2,144 x10' +£7,60 x 10> &, = | 1,00x10° +2,82x1073 | (IPT),
1,00 x 10° +2,82 x 1073
0
A3 = 2,143 x10' £5,22 x10%  ®3= | 1,00 x10° +4,10x 1074 | (IPTS).

—1,00 x 10° —4,10 x 10~%;

Diese Dampfung bewirkt eine stabile Losung fiir die Sattelmode ®;. Auf die
Mode @3 (IPTS) hat sie keinen Einfluss; der Eigenwert bleibt identisch. Der
aufklingende Charakter der Mode ®; (IPT) hingegen wird durch diese (positive)
Dampfung sogar ganz leicht verstarkt.!®

Die Kopplung von Sattel- und IPT-Mode durch die Nebendiagonaleintrdge
der Dampfungsmatrix kann also nicht fiir eine Dampfung der IPT Moden
verantwortlich sein. Sie ist aufgrund kleiner c¢,-Werte nur sehr schwach und eine
Dampfung der Sattelschwingung begtinstigt offensichtlich eher das Aufklingen
von IPT-Moden.

Fiir die an der untersuchten Bremsscheibe vorliegenden Verhiltnisse bei
IPT/IPTS-Moden kann dieser Effekt deshalb nicht zu einer abklingenden
Losung fiir ®,, A, bei gleichzeitig aufklingender Losung fiir ®3, A3 fithren.

8.3 Fazit

Die vorangegangenen Untersuchungen zeigen, dass weder die Vernachléssi-
gung der Zentrifugal- und CORIOLISkrdfte noch eine Kopplung von Sattel-
und Scheibenmode Ursache der in Kapitel 7 beschriebenen Abweichungen zwi-
schen Simulations- und Versuchsergebnissen sind. Eine weitere mogliche Ursa-
che konnte in der Wahl der Systemgrenzen liegen. Bei dem in Kapitel 7 verwen-

ISHOFFMANN & GAUL [38] und OUYANG et al. [69] stellen in ihren Untersuchungen ebenfalls fest,
dass das Einbringen von Dampfung nicht grundsatzlich zu einer Verbesserung des Stabilitats-
verhaltens fiihrt.
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deten FE-Modell ist die Bremsscheibe an den Knoten der Topfauflagerflache un-
verschieblich gelagert, da die angrenzenden Bauteile (Radlager, Felge, Schwenk-
lager) nicht abgebildet sind. In der Realitdt wird diese Flache tiber Schrauben
zwischen Felge und Radlager eingespannt. Durch eine Verschiebung der Sys-
temgrenzen, in Form einer Erweiterung des Modells um diese Bauteile, ergeben
sich evtl. andere CAE-Simulationsergebnisse. Fiir die in Kapitel 7 untersuchten
Probleme mit instabilen IPTS-Moden der Bremsscheibe hat sich die Wahl der Sys-
temgrenzen als hinreichend genau erwiesen, was nicht unbedingt auch fiir die
Untersuchung von IPT-Moden gelten muss.
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Kapitel 9

Zusammenfassung und Ausblick

In der vorliegenden Arbeit wird ein CAE-Verfahren zur Simulation von Brem-
senquietschen vorgestellt und angewendet, dass in der Praxis eingesetzt werden
kann. Ein spezielles Problem hochfrequenter Bremsgerdusche bei Brems-
scheiben mit einem grofien Verhiltnis von Kiihlkanalhohe zu Reibringdicke,
welches Anlass zur Initiierung dieser Arbeit war, konnte mit Unterstiitzung der
CAE-Simulation gelost werden. Aufler einer mechanischen Erkldrung werden
verschiedene Abhilfemafsnahmen abgeleitet. Diese wurden z.T. in Form von
alternativen Kiihlkanalgeometrien umgesetzt und deren Wirksamkeit virtuell
und auch in Versuchen bestdtigt. Die so gewonnenen Erkenntnisse sind in
aktuelle Fahrzeugprojekte eingeflossen. Sie erlauben es, weitere Bremsschei-
bengeometrien hinsichtlich dieses Phanomens auch rein virtuell zu bewerten.
Dadurch ist gezeigt, dass sich die Simulation von Bremsenquietschen eignet,
den Serienentwicklungsprozess eines Fahrzeuges durch wertige Beitrdge zu
unterstiitzen. Im Gegensatz zur Grundlagenforschung oder Vorentwicklung
geht es darin um die konkrete Umsetzung und Absicherung der Anforderungen
einer Bremse in einem Serienfahrzeug. Die in der Serienentwicklung geforderten
Losungen unterliegen in der Regel besonderen konstruktiven, vor allem aber
wirtschaftlichen und terminlichen Anforderungen. Im Rahmen dieser Arbeit
wurde die Simulation von Bremsenquietschen bezogen auf das o.g. spezielle
Problem erfolgreich in den Bremsgerduschprozess der Entwicklung eines Seri-
enfahrzeugs integriert.

An einem validierten Modell ist es moglich, den Einfluss geplanter Mafsnahmen
auf das Stabilitidtsverhalten zu bewerten. Auch konnen Sensitivititen von
ausgewdhlten Parametern auf die Stabilitidt bekannter Problemmoden beurteilt
werden. Hier besteht der Vorteil, dass ganz gezielt Parameter gewdhlt werden
konnen, deren Variation keine anderen Grofden beeinflusst. Dieses ist unter Ver-
suchsbedingungen aufgrund der realen Streuung vieler Parameter nicht immer
sichergestellt. Die so erhaltenen Ergebnisse sind abgesehen von numerischen
Ungenauigkeiten immer reproduzierbar.

Ein weiterer grofier Vorteil besteht in der Moglichkeit der Visualisierung der
instabilen Schwingformen. Das Schwingverhalten der im Inneren der Bremse
liegenden Komponenten kann wegen der eingeschriankten Zuganglichkeit
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héufig nicht durch Messungen veranschaulicht werden. In der CAE-Simulation
konnen dagegen die auftretenden Schwingungen fiir alle Bereiche in fast jeder
denkbaren Form dargestellt werden. Dadurch erhdlt man hdufig zusitzliche
wertvolle Informationen, die es ermdglichen, das bestehende Problem besser zu
verstehen und eine gezieltere Problemldsung zu finden.

Am effektivsten zeigt sich die Simulation durch eine enge Zusammenarbeit
mit den Priifstands- und Fahrversuchen. So lieferte die Einbeziehung der
Versuchsergebnisse im Rahmen dieser Arbeit entscheidende Impulse fiir die
Durchfiihrung der CAE-Simulationen. Umgekehrt gaben auch Simulationser-
gebnisse wichtige Hinweise fiir die Durchfiihrung von Betriebschwinganalysen
an den Priifstinden. Ziel der Simulation von Bremsenquietschen mit dem
CEA-Verfahren muss daher nicht der Ersatz, sondern vielmehr die Erweiterung
und Unterstiitzung der Priifstands- und Fahrversuche sein.

Wenngleich dem CAE-Verfahren durch den modalen Ansatz Grenzen gesetzt
sind und insbesondere nichtlineare Effekte nicht abgebildet werden konnen, ist
dennoch, bei Kenntnis der mechanischen Hintergriinde und der Einschrankun-
gen, ein Einsatz in der Praxis sinnvoll. Es konnen damit ausgewéhlte Phdnomene
untersucht, erkldart und infolgedessen auch rein virtuell bewertet werden. Dieses
wurde anhand eines praktischen Beispiels gezeigt. Lediglich eine Einbeziehung
und Bewertung aller moglichen Effekte, die zu Bremsenquietschen fiihren, ist
nicht moglich.

Da sich hinter dem Begriff Bremsenquietschen eine Vielzahl von Effekten
und Phdnomenen verbirgt, muss auch in der Bewertung der Simulation eine
Differenzierung stattfinden. Die Einsetzbarkeit und Prognosegiite hingt von
dem individuellen Problem ab. Bei bereits ausfiihrlich untersuchten Problemen,
fir die Erkenntnisse und Erfahrungen in der Simulation vorhanden sind, ist
durchaus eine Prognose anhand von rein virtuellen Modellen moglich.

Die Modellierung der FE-Modelle orientiert sich neben den verfiigbaren
Computer-Ressourcen an dem jeweils vorliegenden oder vermuteten Problem.
Aufgrund der gesammelten Erfahrungen und Erkenntnisse bei der Simulation
von mehreren, verschiedenen Bremsen und der damit einhergehenden stindigen
Verbesserung der Modelle konnte die Aussagekraft der CAE-Ergebnisse sukzes-
siv erhoht werden. Insbesondere durch die Abbildung der Materialddmpfung
werden weitere Effekte beriicksichtigt und somit die Ergebnisqualitit verbessert.

In der Praxis tritt es immer wieder auf, dass Instabilitdten Ergebnis der Berech-
nung sind, aber in der Realitdt nicht auftreten. Anders kommt es auch vor, dass
im Versuch beobachtete akustische Probleme nicht in der Simulation ermittelt
werden. Die Beurteilung der Ergebnisse erfordert die genaue Kenntnis der
Annahmen und Grenzen des verwendeten Verfahrens. Auch das Verstdndnis
tiber die Mechanismen, die zu selbsterregten Schwingungen durch Reibkontakte
fiihren, ist Voraussetzung fiir die erfolgreiche Durchfiihrung der Simulation von
Bremsenquietschen und der kritischen Bewertung der Ergebnisse. Die Gefahr
einer Fehlinterpretation der Simulationsergebnisse ist ungleich hoher, als in
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derzeit typischen Anwendungsfillen der NVH!- bzw. Strukturmechanikana-
lyse im Bereich der FE-Simulation. Bei der Erstellung der FE-Modelle und der
nichtlinearen Simulation des Betriebszustandes, der die Ausgangsbasis fiir die
CEA-Analyse ist, sind fundierte Kenntnisse auf dem Gebiet der nichtlinearen
Finiten Element Methode notwendig.

Ein kurzfristig nutzbares Potential des CEA-Verfahrens liegt in der verbes-
serten Bertiicksichtigung der Dampfung. Wird das Dampfungsverhalten der
verschiedenen Materialien sowie weitere Ddmpfungsmechanismen im Modell
hinreichend genau abgebildet, kann dieses insbesondere die Félle reduzieren, bei
denen Probleme in der Simulation berechnet werden, aber in der Realitiat nicht
auftreten. Durch eine erweiterte Berticksichtigung der dimpfenden Elemente in
der Bremse sowie die weitergehende Untersuchung des Dampfungsverhaltens
der Materialien konnen Abhilfemafinahmen fiir Gerdusche, in denen Dampfung
eine Rolle spielt, besser abgebildet werden.

Die Steigerung der Modellierungstiefe durch die Verwendung feinerer FE-Netze,
was in Zukunft aufgrund leistungsstiarkerer Computer und verbesserter Re-
chenalgorithmen moglich sein wird, fithrt dazu, dass weitere Effekte in der Simu-
lation von Bremsenquietschen mit einbezogen werden kénnen. Jedoch ist es da-
durch nicht moglich, die fundamentalen Einschrankungen des CEA-Verfahrens
aufzuheben. Nichtlineare Zusammenhidnge kénnen wegen des modalen Ansat-
zes nicht berticksichtigt werden. Dazu ist eine Berechnung im Zeitbereich not-
wendig, wobei z.B. detailliert formulierte, nichtlineare Materialgesetze zur An-
wendung kommen konnen, aber auch sehr grofie Rechenkapazititen erforder-
lich sind. Eine gegeniiber heute deutliche Steigerung der verfiigbaren Computer-
Ressourcen ermoglicht langfristig evtl. die effektive Verwendung dieses Ansat-
zes in der Simulation von Bremsenquietschen.

16Die im Automobilbereich geldufige Abkiirzung NVH steht fiir Noise Vibration Harshness und be-
schreibt das Gebiet der unerwiinschten Gerdusche und Vibrationen in einem Fahrzeug.
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