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Kurzfassung

Das Fahrwerk hat wesentlichen Einfluss auf das Schwingungsverhalten von
Personenkraftwagen (PKW) und damit auf den Komforteindruck der In-
sassen. Zahlreiche Arbeiten haben sich damit befasst, wie der Gesamtkom-
forteindruck objektiv beschrieben werden kann. Subjektiv können typische
Schwingungsphänomene allerdings voneinander unterschieden werden und
dementsprechend werden verschiedene Kriterien in der Fahrwerksentwick-
lung unabhängig voneinander bewertet.

In dieser Arbeit werden relevante Schwingungsphänomene systematisch
analysiert und Kennwerte definiert, die aus Messungen oder Simulationen
mit dem Gesamtfahrzeug reproduzierbar und automatisiert ermittelt wer-
den können. Ein Messkonzept und ein Prüfprogramm gewährleisten eine
reproduzierbare Datenerfassung, während ein Gesamtfahrzeugmodell die
Entwicklung und Bewertung der Kennwerte unterstützt.

Für periodische und regellose Anregungen werden Kennwerte abgeleitet,
die sich in Frequenzbereich und Bewegungsrichtung unterscheiden. Die Be-
rechnung aus realen Versuchsdaten erfolgt auf Basis spektraler Amplitu-
dendichten. Die Untersuchungen zeigen außerdem, dass Prüfstandmessun-
gen mit stehenden Rädern nicht repräsentativ sind und Methoden, die auf
einer Linearisierung basieren, bei modernen Fahrwerksystemen an Grenzen
stoßen. Für Einzelanregung wird ein Verfahren vorgestellt, das eine robus-
te Berechnung von Kennwerten für den Stoß und das Abklingverhalten
im Zeitbereich ermöglicht. Die Robustheit der vorgeschlagenen Kennwer-
te wurde an über 20 Fahrzeugen nachgewiesen. Die Subjektiv–Objektiv-
Korrelation bleibt Aufgabe zukünftiger Studien.
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Abstract

The chassis has a significant influence on the vibration behaviour of passen-
ger cars and thus on the occupants’ comfort perception. Numerous studies
have addressed how overall ride comfort can be objectively described. Ho-
wever, typical vibration phenomena can be subjectively distinguished and
are therefore evaluated separately in chassis development.

This work systematically analyses relevant vibration phenomena and de-
fines metrics that can be reproducibly and automatically derived from
measurements or full-vehicle simulations. A dedicated measurement con-
cept and test programme ensure reproducible data acquisition, while a
full-vehicle model supports the development and evaluation of these me-
trics.

For periodic and random excitations, metrics are derived that differ in
frequency range and motion direction. Their calculation from real test data
is based on spectral amplitude densities. The investigations further show
that four-post rig tests with non-rolling tyres are not representative of real
driving conditions and that methods relying on linearisation reach their
limits with modern suspension systems. For single excitations, a method is
presented that enables robust calculation of metrics for impact and decay
behaviour in the time domain. The robustness of the proposed metrics was
validated on more than 20 vehicles. Establishing a correlation between the
proposed metrics and subjective comfort perception remains a task for
future research.
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1 Einleitung

1.1 Motivation und Zielsetzung

Ein hohes Maß an Komfort ist eine zentrale Kundenanforderung an heutige
Fahrzeuge. Fahrwerks- und Fahrwerksregelsysteme leisten dabei einen we-
sentlichen Beitrag, indem sie den Fahrzeugaufbau von der Fahrbahn isolie-
ren und so Stöße und Schwingungen reduzieren, die das Komfortempfinden
der Insassen negativ beeinflussen.

Bereits in konventionellen Fahrzeugen wird das Schwingungsverhalten ei-
nes Fahrzeugs durch eine Vielzahl von Fahrwerkskomponenten und deren
Eigenschaften beeinflusst. Durch die zunehmende Verbreitung von Fahr-
werksregelsystemen wird das Verhalten zusätzlich durch die Systemausle-
gung, die Algorithmen und deren Applikation geprägt. Das Ergebnis wird
dementsprechend von vielen an der Entwicklung beteiligten Akteuren be-
einflusst.

Kriterien, die das Schwingungsverhalten des Fahrzeugs objektiv beschrei-
ben, sind für die an der Entwicklung Beteiligten eine gemeinsame Orien-
tierungshilfe bei der Entscheidungsfindung. Damit kann das Verhalten im
Vergleich zum Wettbewerb eingeordnet, der Entwicklungsfortschritt ob-
jektiv begleitet und die Aussagekraft von Simulationen erhöht werden.

Bisherige Arbeiten konzentrieren sich überwiegend auf die Ableitung eines
globalen Kennwerts für den Schwingungskomfort und stellen die Korrela-
tion zur subjektiven Wahrnehmung in den Vordergrund. In der Fahrwerk-
sentwicklung erfolgt die Bewertung allerdings wesentlich differenzierter.
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1 Einleitung

Hier werden verschiedene Schwingungsphänomene, die sich aufgrund ihrer
Frequenz, ihrer Wirkrichtung oder ihres Verlaufs voneinander unterschei-
den lassen, getrennt betrachtet. Diese Differenzierung wurde bislang nur
unzureichend adressiert.

Ziel dieser Arbeit ist es deshalb, durch systemtheoretische Analysen rele-
vante Schwingungsphänomene zu identifizieren und potenzielle Kennwer-
te zu entwickeln, die mit diesen Phänomenen in Zusammenhang stehen.
Die Kennwerte sollen robust aus Versuchsdaten berechnet werden kön-
nen, die sich mit geringem Aufwand erfassen lassen und als Grundlage für
weiterführende Studien zur subjektiv-objektiven Korrelation dienen. Die
Untersuchung der subjektiv-objektiv Korrelation selbst ist jedoch nicht
Gegenstand dieser Arbeit.

Dazu soll eine Methode bereitgestellt werden, die für jeden Kennwert genau
definiert

• welche Versuche (real oder virtuell) erforderlich sind,

• welche Signale dabei erfasst werden müssen

• und wie diese auszuwerten sind.

1.2 Gliederung der Arbeit

Die Berechnung von Kennwerten aus zeitdiskreten Signalen stellt das we-
sentliche Ziel dieser Arbeit dar. Von besonderer Bedeutung sind dabei
die Transformation in den Frequenzbereich und die spektrale Darstellung.
Die erforderlichen Grundlagen der Signalverarbeitung werden in Kapitel 2
zusammengefasst. Des Weiteren wird in diesem Kapitel der Stand der For-
schung zur objektiven Komfortbewertung vorgestellt.

In Kapitel 3 wird ein Modell entwickelt, welches die fühlbaren Schwing-
ungsphänomene bis 30 Hertz abbilden kann. In den folgenden Kapiteln

2



1.2 Gliederung der Arbeit

wird durch Untersuchungen mit diesem Modell eine systematische Herlei-
tung und Bewertung von potenziellen objektiven Kennwerten ermöglicht.

Kapitel 4 befasst sich mit der objektiven Erfassung des Schwingungsver-
haltens. Hier wird zunächst beschrieben, welche Signale relevant sind und
wie diese messtechnisch erfasst oder aus anderen Signalen berechnet wer-
den können. Anschließend wird ein geeignetes Prüfprogramm für einen Ge-
samtfahrzeugprüfstand und verschiedene Strecken auf einem Prüfgelände
hergeleitet.

In Kapitel 5 werden verschiedene Schwingungsphänomene vorgestellt, die
in der Fahrwerksentwicklung relevant sind. Für periodische und regel-
lose Schwingung wird zunächst hergeleitet, welche Beschleunigungen und
Frequenzbereiche den verschiedenen Schwingungsphänomenen zugeordnet
werden können. Anschließend werden drei Methoden vorgestellt, mit denen
entsprechende Kriterien zur Charakterisierung des Schwingungsverhaltens
ermittelt werden können. Schließlich werden die Methoden miteinander
verglichen und in Bezug auf ihre Anwendbarkeit bewertet. Für das Sch-
wingungsverhalten bei Einzelanregungen wird eine Methode vorgestellt,
welche eine robuste Ermittlung von Kennwerten für die Phase der Anre-
gung (Stoß) und für die Phase des Abklingens ermöglicht.

Eine Zusammenfassung der Ergebnisse und einen Ausblick auf weiterfüh-
rende Untersuchungen ist in Kapitel 6 zu finden.
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2 Grundlagen und Stand der
Forschung

Dieses Kapitel gibt einen kompakten Überblick über die Grundlagen der
Signalverarbeitung und den Stand der Forschung zur objektiven Bewer-
tung des Schwingungskomforts.

2.1 Signalverarbeitung

In diesem Abschnitt werden die wesentlichen mathematischen Zusammen-
hänge beschrieben, die für diese Arbeit relevanten sind. Für ausführlichere
Erläuterungen wird auf Standardwerke wie [Unb09] oder [Mey21] verwie-
sen.

Diskrete Signale aus realen oder virtuellen Versuchen bilden die Grundla-
ge zur Berechnung objektiver Kennwerte. Ein kontinuierliches Signal x(t)
wird während eines Versuchs mit einer definierten Abtastrate alle tS Sekun-
den aufgezeichnet. Dadurch liegt das Signal als Folge x[n] zu N diskreten
Zeitpunkten t[n] vor.

t[n] = n ·tS mit n = 0, 1, ..., N − 1 (2.1)

Da in dieser Arbeit stets von diskreten Signalen auszugehen ist, wird bei
der Erläuterung der Grundlagen ausschließlich auf die diskrete Form ein-
gegangen.
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2 Grundlagen und Stand der Forschung

Entsprechend des Abtasttheorems [Pel22, Sha49] muss bei der Abtastung
(auch in der Simulation) sichergestellt werden, dass die höchste im abge-
tasteten Signal vorkommende Frequenz kleiner ist als die halbe Abtastfre-
quenz fs = 1/ts. Signalanteile mit höherer Frequenz lassen sich bei der
Transformation in den Frequenzbereich nicht zuordnen und werden fälsch-
licherweise als niedrigere Frequenzen interpretiert. Dieser Effekt wird als
Aliasing bezeichnet [Pel22] und kann durch Tiefpassfilterung mit einem
sogenannten Anti-Aliasing-Filter vermieden werden.

Die spektrale Darstellung von Signalen spielt bei der Analyse von Sch-
wingungen eine wesentliche Rolle. Die Transformation diskreter Signale
vom Zeitbereich in den Frequenzbereich basiert auf der diskreten Fourier-
Transformation (DFT) [Mey21]. Die Fourier-Transformation F{x[n]} des
diskreten Signals x[n] liefert über den Zusammenhang

F{x[n]} = X[m] =

N−1∑

n=0

x[n]e−j 2πN nm für m = 0, 1, ..., N − 1 (2.2)

die komplexen Koeffizienten X[m] für die diskreten Frequenzen f [m]. Die
Frequenzauflösung ∆f berechnet sich nach

∆f =
1

Nts
=
fs
N

(2.3)

aus der Abtastrate ts bzw. der Abtastfrequenz fs und der Signallänge N .
Damit können die diskreten Frequenzen f [m] gemäß

f [m] =

{
m ∆f falls 0 ≤ m ≤ ⌊N/2⌋
(m−N) ∆f sonst

(2.4)

angegeben werden. Folglich liefert die DFT die komplexen Koeffizienten für
die diskreten Frequenzen im Intervall [−fs/2+∆f/2, fs/2−∆f/2], falls N
eine ungerade Zahl ist. Im weiteren Verlauf der Arbeit wird vorausgesetzt,
dass N eine gerade Zahl ist. Dann liefert die DFT das diskrete Spektrum
im Intervall [−fs/2 + ∆f, fs/2].
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2.1 Signalverarbeitung

Effiziente Algorithmen für die Berechnung der DFT werden als schnelle
Fourier-Transformation (FFT, englisch: Fast Fourier Transform) bezeich-
net. In dieser Arbeit werden die Routinen der FFTW-Bibliothek [FJ05]
verwendet. Die Routinen können eine beliebige Anzahl von Abtastwerten
N verarbeiten. Sie sind jedoch am effizientesten, wenn die Anzahl der Ab-
tastwerte, dem Produkt aus kleinen Primfaktoren (2, 3, 5, 7) entspricht.

Aus der Fourier-Transformierten X[m] lassen sich nun verschiedene spek-
trale Darstellungen ableiten. Für reelle Zahlen x[n] gilt

X[m] = X∗[N −m] für 0 < m < N (2.5)

Die Koeffizienten der negativen und positiven Frequenzen sind also jeweils
konjugiert komplex. Deshalb werden in Spektren meist nur positive Fre-
quenzen dargestellt. Die Koeffizienten der negativen Frequenzen werden in
sogenannten einseitigen Spektren dadurch berücksichtigt, dass die entspre-
chenden positiven Frequenzen mit Faktor 2 dargestellt werden.

Das diskrete Amplitudenspektrum (LS, englisch: Linear Spectrum) eignet
sich um die Amplituden eines periodischen Signals bei den diskreten Fre-
quenzen f [m] zu bestimmen. Das einseitige diskrete Amplitudenspektrum
Âx[m] der Folge x[n] ist über die Beziehung

Âx[m] =





2

N
|X[m]| falls 0 < m < N/2

1

N
|X[m]| sonst

(2.6)

definiert. Da für die Betrachtungen in dieser Arbeit nur Frequenzen f [m]

im Bereich 0 < f [m] < fs/2 relevant sind, wird im weiteren Verlauf voraus-
gesetzt, dass 0 < m < N/2 gilt und auf die Angabe der Fallunterscheidung
verzichtet.

Für die Beschreibung stochastischer Signale wird häufig die spektrale Leis-
tungsdichte (PSD, englisch: Power Spectral Density) verwendet. Sie be-
schreibt die Verteilung der Leistung auf die Frequenzanteile und kann mit
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2 Grundlagen und Stand der Forschung

Hilfe des Periodogramms P̂x[m] geschätzt werden. Die einseitige Darstel-
lung ist wie folgt definiert.

P̂x[m] =
2

∆fN2
|X[m]|2 (2.7)

Der Satz von Parseval besagt, dass die Energie eines Signals im Zeit- und
Frequenzbereich gleich sind [Mey21]. Für diskrete Signale gilt:

N−1∑

n=0

|x[n]|2 =
1

N

N−1∑

m=0

|X[m]|2 (2.8)

Der Effektivwert x̃ (RMS, englisch: Root Mean Square) des Signals x[n]
kann dementsprechend auch mit Hilfe des Periodogramms im Frequenzbe-
reich ermittelt werden. Für einseitige Periodogramme gilt:

x̃ =

√√√√ 1

N

N−1∑

n=0

|x[n]|2 =

√√√√∆f

N/2∑

m=0

P̂x[m] (2.9)

Da die Varianz des Periodogramms auch für N → ∞ nicht verschwindet,
stellt es keine konsistente Schätzung der spektralen Leistungsdichte dar
[KK02]. Mit der Methode von Bartlett [Bar78] konnte die Periodogramm-
Schätzung, durch Zerlegung in Teilabschnitte, jedoch in ein konsistentes
Schätzverfahren überführt werden. Mit der Methode von Welch [Wel87]
wurde die Varianz durch Überlappung der Abschnitte weiter reduziert und
die Fensterfunktion zur Minimierung des Leck-Effekts eingeführt. Das Ver-
fahren wird wie folgt angewendet.

Das Signal x[n] wird in Teilfolgen x[l, k] der Länge L zerlegt.

l = 0, 1, ..., L− 1

x[l, k] = x[l +(1− ν)kL] k = 0, 1, ...,K − 1

0 < ν < 1

(2.10)
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2.1 Signalverarbeitung

Die Anzahl der Teilfolgen K hängt von der Überlappung ν, der Länge N
des Signals und der Länge L der Teilfolgen ab.

K =

⌊
N/L− 1

1− ν

⌋
+ 1 (2.11)

Durch Multiplikation mit einer geeigneten Fensterfunktion w[l] wird für
jeden Abschnitt k eine gewichtete Teilfolge xw[l, k]

xw[l, k] = w[l] · x[l, k] (2.12)

und damit die Fourier Transformierte Xw[m, k] berechnet. Die Multipli-
kation der Teilfolge x[l, k] mit der Fensterfunktion w[l] im Zeitbereich,
entspricht der Faltung der Fourier Transformierten X[m, k] und W [m] im
Frequenzbereich.

F{x[l, k] · w[l]} = X[m, k] ∗W [m] (2.13)

Dementsprechend können die Teilfolgen auch zuerst in den Frequenzbe-
reich transformiert und anschließend gewichtet werden.

Aus den Fourier Transformierten der gewichteten Teilfolgen werden nach
Gleichung 2.7 für jeden Abschnitt die Periodogramme P̂xw

[m, k] berechnet,
deren Mittelwert nach

Φx[m] =
1

w̃2K

K−1∑

k=0

P̂xw
[m, k] (2.14)

für die Schätzung der spektralen Leistungsdichte Φx verwendet wird.
Durch die Normierung mit dem Effektivwert der Fensterfunktion w̃ ist
die Schätzung asymptotisch erwartungstreu und damit konsistent [Wel87].
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2 Grundlagen und Stand der Forschung

Die Wurzel der spektralen Leistungsdichte ergibt die Schätzung der spek-
tralen Amplitudendichte Γx (LSD, english: Linear Spectral Density). Für
die einseitige Darstellung (0 < m < L/2) gilt:

Γx[m] =
√
2Φx[m]. (2.15)

Mit der effektiven Rauschbandbreite (ENBW, englisch: Effective Noise
Band Width) kann die Schätzung des Leistungsspektrums ϕx[m] und des
Amplitudenspektrums γx[m] ermittelt werden [HRS02]. Der Zusammen-
hang lautet

ϕx[m] = enbw · Φx[m], (2.16)

γx[m] =
√
2ϕx =

√
enbw · Γx[m]. (2.17)

Die ENBW ergibt sich aus dem Effektivwert der Fensterfunktion w̃, dem
Mittelwert der Fensterfunktion w̄ und der Frequenzauflösung ∆f .

enbw = ∆f

(
w̃

w̄

)
(2.18)

Es gibt einige gängige Fensterfunktionen, die je nach Anwendungsfall ge-
eignet sind [Har78]. In dieser Arbeit werden das Hann-Fenster und das
Flat-Top-Fenster verwendet, welche die folgende Symmetrie aufweisen und
damit periodisch sind.

w[l] = w[L− l] für 0 < l < L (2.19)

Die Fourier TransformierteW [m] ist reell und hat mit Ausnahme der wech-
selnden Polarität der Nebenmaxima (engl. Sidelobes) keinen Einfluss auf
die Phasenlage. . In Abbildung 2.1 sind die beiden Funktionen im Vergleich
zu einem Rechteck-Fenster im Zeit- und Frequenzbereich dargestellt.
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Abbildung 2.1: Vergleich der verwendeten Fensterfunktionen im Zeit- und Frequenz-
bereich
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2 Grundlagen und Stand der Forschung

2.2 Objektive Bewertung
Schwingungskomfort

Im alltäglichen Sprachgebrauch wird Komfort mit Bequemlichkeit und An-
nehmlichkeit assoziiert [DudoD]. In der Ergonomie wird zwischen Komfort
und Diskomfort unterschieden. Dabei handelt es sich nicht um Gegen-
sätze, sondern um unterschiedliche Dimensionen [ZHD96]. Die Dimension
Komfort beschreibt ästhetische Aspekte, während die Dimension Diskom-
fort mit biomechanischen Faktoren in Verbindung gebracht wird [Bub03].
Das Komfortempfinden ist also das Resultat aus „Gefallen“ und „Nicht-
Erleiden“ [Kno07]. Schwingungen zählen zu den Faktoren, die Diskomfort
verursachen und die es zu vermeiden gilt, um den Komforteindruck zu ver-
bessern. Im Kontext der Fahrwerksentwicklung beschreibt Schwingungs-
komfort also die Fähigkeit des Fahrzeugs Schwingungen zu minimieren.

Der Einfluss von Ganzkörper-Schwingungen auf die Wahrnehmung des
Menschen ist für verschiedenste Anwendungsfälle relevant. Ein allgemeines
Bewertungsverfahren wurde von der International Organization for Stan-
dardization (ISO) in der Norm ISO 2631-1:1978 [ISO78] veröffentlicht. Der
Verein Deutscher Ingenieure (VDI) und die British Standards Institution
(BSI) haben mit der VDI 2057:1987-05 [VDI87] und der BS 6841 [BS687]
vergleichbare Verfahren veröffentlicht. Die ISO 2631 und die VDI 2057 wur-
den mehrfach überarbeitet und einander angenähert, so dass es zwischen
den aktuellen Fassungen ISO 2631:1997 [ISO97] und VDI 2057:2017-08
[VDI17] nur noch wenig Abweichungen gibt.

Die Bewertungsverfahren basieren auf einer frequenzabhängigen Gewich-
tung von Beschleunigungen an ausgewählten Einleitungsstellen. Dazu wur-
den in Probandenversuchen Bewertungsfunktionen ermittelt, die beschrei-
ben, wie stark die relative Wahrnehmung harmonischer Schwingungen bei
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2.2 Objektive Bewertung Schwingungskomfort

unterschiedlichen Frequenzen ist. Die ISO 2631 stellt für eine sitzende Per-
son drei Bewertungsfunktionen bereit, die den translatorischen Beschleu-
nigungen an den Einleitungsstellen Sitz, Rückenlehne und Fuß mit Ge-
wichtungsfaktoren zugeordnet werden. Eine weitere Bewertungsfunktion
berücksichtigt über drei Gewichtungsfaktoren den Einfluss der Winkel-
beschleunigung am Sitz. Als Kenngröße für die Schwingstärke wird der
Effektivwert der gewichteten Beschleunigung empfohlen. Bei gleichzeitiger
Schwingungseinwirkung in mehreren Raumrichtungen und an mehreren
Einleitungsstellen kann mit den entsprechenden Gewichtungsfaktoren eine
Kenngröße für die Gesamtschwingstärke berechnet werden.

Die folgenden Veröffentlichungen thematisieren fahrzeugspezifische Be-
wertungsverfahren, die den Schwingungskomfort mit einem Kennwert be-
schreiben. Rericha [Rer86] definiert 15 Einleitungsstellen zu denen auch
das Lenkrad gehört. Aus den spektralen Leistungsdichten der Beschleuni-
gungen werden frequenzgewichtete Komfortfaktoren berechnet. Als Kenn-
wert wird die Norm eines Vektors aus allen Faktoren definiert. Cucuz
[Cuc92] entwickelt auf Basis der VDI 2057:1987-05 Bewertungsfunktio-
nen für unregelmäßige Schwingungen und erweitert den VDI-Kennwert
um einen Anteil, der Impulse berücksichtigt. Hennecke [Hen95] erweitert
den VDI-Kennwert um einen Instationäritätsfaktor, durch den größere
Amplituden stärker berücksichtigt werden. Klingner [Kli96] erweitert
das Verfahren von Cucuz um weitere Einleitungsstellen und identifiziert
zusätzliche Gewichtungsfaktoren um periodische und stochastische Sch-
wingungen unterschiedlich stark berücksichtigen zu können [MK98]. In
einer Studie [EBF+19] vergleicht Enders die Bewertungsverfahren der
ISO 2631:1997 und der VDI 2057:2017-08 mit den eben genannten fahr-
zeugspezifischen Verfahren und kommt zu dem Ergebnisse, dass die Me-
thodik der Normen am besten für die Bewertung des Schwingungskomforts
geeignet ist. Periard [PK02] und Kosfleder [KP02] entwickeln eine Me-
thode zur Berechnung globaler Bewegungsformen im Fahrbetrieb. Nach
der Methodik der VDI 2057 ermittelt Kosfelder Bewertungsfunktionen

13



2 Grundlagen und Stand der Forschung

für die Bewegungsformen und gibt damit einen Gesamtkennwert für den
Schwingungskomfort an [Kos05].

Die Autoren der folgenden Veröffentlichungen beschreiben den Schwin-
gungskomfort anhand von getrennt wahrnehmbaren Schwingungsphäno-
menen und stellen damit korrelierende Kennwerte vor.

Lennert [Len09] verfolgt in ihrer Arbeit den Ansatz, den Schwingungs-
komfort in einzelne Komponenten zu unterteilen. Dazu werden in Proban-
denversuchen die vier sogenannten Wahrnehmungsdimensionen „Mensch-
auf-Sitz“, „Stoß“, „höherfrequente Zittrigkeit“ und „Aufbauschwingverhal-
ten“ ermittelt. Anschließend werden mit Hilfe von Korrelationsanalysen
geeignete Kennwerte identifiziert. Die Dimension „Mensch-auf-Sitz“ kor-
reliert mit dem Effektivwert der Vertikalbeschleunigung am Sitzkissen im
Frequenzbereich von 3 bis 10 Hertz. Der Kennwert für die Dimension „Stoß“
basiert auf der nach VDI 2057:1987 [VDI87] bewerteten Vertikalbeschleuni-
gung am Sitzkissen und wird durch den Effektivwert in der vierten Potenz
im Frequenzbereich von 1 bis 30 Hertz berechnet. Die Dimension „höherfre-
quente Zittrigkeit“ korreliert mit den Effektivwerten der Beschleunigungen
in X- und Z-Richtung an der Fahrersitzschiene und der Vertikalbeschleuni-
gung am Lenkrad im Frequenzbereich von 11 bis 30 Hertz. Zusätzlich wird
der Effektivwert der Vertikalbeschleunigung am Sitzkissen im Frequenz-
bereich von 1 bis 3 Hertz als Kennwert für die Dimension „Aufbausch-
wingverhalten“ vorgeschlagen. Für die Korrelation konnte allerdings keine
experimenteller Nachweis erbracht werden.

Jörißen [Jör12] differenziert in seiner Arbeit zwischen den Schwingungs-
phänomenen „Heben“, „Wanken“ , „Werfen“ und „Stuckern“. Für jedes die-
ser Phänomene entwickelt er mit Hilfe von Probandenversuchen auf einem
Schwingungsprüfstand lineare Regressionsmodelle. Als Bezugsgröße ver-
wendet er die spektrale Leistungsdichte der Beschleunigungen an einem
Referenzpunkt auf Brusthöhe des Fahrers. Für „Heben“ und „Wanken“ wer-
den die entsprechenden Beschleunigungen im Frequenzbereich von 0.5 bis
4 Hertz berücksichtigt. „Werfen“ berücksichtigt die Querbeschleunigung im
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2.2 Objektive Bewertung Schwingungskomfort

Bereich von 1.5 bis 4 Hertz. „Stuckern“ basiert auf der Beschleunigung in
X-, Y- und Z-Richtung im Frequenzbereich von 4 bis 50 Hertz. Zur Be-
wertung des Gesamt-Schwingungskomforts leitet er Faktoren her, die den
Beitrag der einzelnen Kriterien zum Gesamteindruck beschreiben.

Bulthaupt [Bul21] entwickelt in seiner Arbeit Kennwerte für Schwing-
ungsphänomene, die in schweren Nutzfahrzeugen typisch sind. Durch Un-
tersuchungen auf einem Ride-Simulator wurden die Frequenzbereiche er-
mittelt, die für die Wahrnehmung des jeweiligen Schwingungsphänomens
relevant sind und Bewertungsfunktionen abgeleitet. Die Fahrzeugbewer-
tung und Datenerfassung für die Entwicklung von Kennwerten erfolgte
durch Versuchsfahrten. Dabei haben die Probanden die Wahrnehmung
eines Schwingungsphänomens durch Betätigung eines Triggers markiert.
Aus den bewerteten Beschleunigungen wurden verschiedene Kennwertver-
läufe berechnet, die mit den Trigger-Signalen vergleichen wurden. Aus den
Kennwertverläufen mit guter Übereinstimmung wurden skalare Werte be-
rechnet, mit denen ein Regressionsmodell für das Schwingungsphänomen
erstellt wurde.

In den folgenden Arbeiten werden Methoden zur Charakterisierung des
Schwingungsverhaltens von Fahrzeugen vorgestellt. Die Korrelation zwi-
schen Schwingungsverhalten und subjektivem Empfinden wird bewusst
nicht weiter thematisiert.

Iliev [Ili11] entwickelt in seiner Arbeit einen Ansatz zur Charakterisierung
des Schwingungsverhaltens von Fahrzeugen anhand von 30 Modellparame-
tern. Dazu wurde ein Verfahren entworfen, mit dem die Fahrbahnuneben-
heit und die Fahrzeugbeschleunigungen aufgezeichnet und synchronisiert
werden kann. Aus einem linearen Fahrzeugmodell wurde eine analytische
Übertragungsmatrix hergeleitet, die durch weitere Annahmen und Ver-
einfachungen auf eine Übertragungsfunktion für jeden Freiheitsgrad re-
duziert wurde. So ließen sich die Koeffizienten der Übertragungsfunktio-
nen aus einer Messung identifizieren. Durch den Vergleich der gemesse-
nen Aufbaubeschleunigungen mit den Aufbaubeschleunigungen, die sich
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2 Grundlagen und Stand der Forschung

durch Simulation der Übertragungsfunktionen mit einer gemessenen An-
regung ergeben, wurde bewertet, wie gut die Übertragungsfunktionen die
Schwingungseigenschaften des Fahrzeugs abbilden. Als Gütekriterium wur-
de die Differenz der frequenzbewerteten Effektivwerte nach VDI 2057:2002-
09 [VDI02] definiert. Auch wenn die Übertragungsfunktionen aus einer
Messung identifiziert wurden, um damit die Aufbaubeschleunigungen von
anderen Messungen zu simulieren, lag das Gütekriterium unter der eben-
falls in der VDI 2057 definierten Wahrnehmungsschwelle von 0.01 m/s2.
Auch bei Untersuchungen an Fahrzeugen mit semiaktiven und aktiven
Fahrwerkssystemen blieb das Gütekriterium unter dieser Wahrnehmungs-
schwelle. Iliev kommt deshalb zu der Schlussfolgerung, dass trotz diverser
nichtlinearer Eigenschaften eines Fahrzeugs eine Linearisierung möglich ist
und der Schwingungskomfort mit Hilfe der Übertragungsfunktionen hin-
reichend genau beschrieben werden kann.

Auch Schickedanz [Sch13] präsentiert in seiner Arbeit eine Methode
zur Charakterisierung des Schwingungsverhaltens mit Hilfe von Übertra-
gungsfunktionen. Er zeigt auf, wie die Übertragungsmatrix zwischen den
komfortrelevanten Beschleunigungen und den Fahrbahnhöhen durch sto-
chastische Anregung der einzelnen Räder geschätzt werden kann. Da eine
solche Einzelradanregung durch einen Fahrversuch nicht darstellbar ist,
kann die Methode ohne Weiteres nur in der virtuellen Produktentwicklung
angewendet werden. Mit einem validierten Mehrkörpersimulation (MKS)-
Modell vergleicht er die Fahrzeugbeschleunigungen bei einer gleichzeitigen
Anregung an allen Rädern mit den Fahrzeugbeschleunigungen, die aus der
identifizieren Übertragungsmatrix berechnet werden. Die Abweichung wird
als sehr gering bewertet. Mit unterschiedlichen Anregungsarten und Anre-
gungsintensitäten untersucht er die Nichtlinearität des MKS-Modells. Bei
Anregungen mit sehr kleinen Leistungen kommt es aufgrund von Reibungs-
effekten zu einer deutlichen Veränderung des Übertragungsverhaltens. Für
Anregungen mit einer Leistung, die typisch für Fahrten auf üblichen Fahr-
bahnen sind, stellt er allerdings fest, dass sich das Modell näherungsweise
wie ein lineares System verhält.
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3 Fahrzeugmodell für
Schwingungsuntersuchungen

Systemtheoretische Betrachtungen bilden in dieser Arbeit die Basis für
die Definition und Bewertung von Kennwerte zur objektiven Beschreibung
des Schwingungsverhaltens. Deshalb wurde ein vereinfachtes Modell entwi-
ckelt, welches typische fahrbahninduzierte Schwingungen eines Fahrzeugs
im Frequenzbereich bis 30 Hertz abbilden kann. Das Modell ist dementspre-
chend auf stationäre Fahrzustände bei konstanter Geschwindigkeit ausge-
legt und nicht für Quer- oder Längsdynamikmanövern vorgesehen. We-
sentliche Ziele bei der Modellentwicklung waren eine variable Komplexität
und die Möglichkeit Systemeigenschaften auf einer möglichst abstrakten
Ebene zu beschreiben. Das Modell soll alle Eigenfrequenzen und Eigen-
moden in diesem Frequenzbereich abbilden, damit das Modell einen Bei-
trag zur Interpretation von Messergebnissen leisten kann. Außerdem soll
es für weiterführende Untersuchungen genutzt werden können, die in der
Realität nicht möglich wären. Das Modell hat dementsprechend nicht den
Anspruch, das Verhalten von realen Fahrzeugen mit derselben Genauigkeit
wie ein komplexes MKS-Modell abbilden zu können. Für die Umsetzung
wurde die Simulationsumgebung von Matlab/Simulink genutzt.

3.1 Grundlagen

Dieser Abschnitt erläutert die in diesem Kapitel verwendete Notation und
gibt einen kompakten Überblick über wesentliche Grundlagen, die in den
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folgenden Abschnitten angewendet werden. Für ausführlichere Beschrei-
bungen und Herleitungen wird auf [SHB18] verwiesen.

Die Bewegung von Körpern im dreidimensionalen Raum lässt sich durch
Vektoren beschreiben. Sie werden in dieser Arbeit durch fett gedruck-
te Kleinbuchstaben als solche gekennzeichnet. Numerisch lassen sich die
Vektoren nur erfassen, wenn sie in einem Koordinatensystem dargestellt
werden. Ein Koordinatensystem Ki besteht aus orthogonalen Achsen, die
durch die Einheitsvektoren xi, yi und zi aufgespannt werden. Ein Vektor
v wird im Koordinatensystem Ki dargestellt, in dem er durch Projektion
auf die Einheitsvektoren in die Komponenten ivx, ivy und ivz zerlegt wird.
Ein Exponent links oben kennzeichnet das Koordinatensystem, in dem der
Vektor dargestellt wird.

ivx = v · xi
ivy = v · yi

ivz = v · zi (3.1)

Der Index rechts unten gibt an auf welchen Körper bzw. auf welches Koor-
dinatensystem sich eine Bewegungsgröße bezieht. So beschreibt der Vektor
iaj beispielsweise die absolute Beschleunigung von Kj dargestellt in Ki.
Relative Größen werden durch einen weiteren Index rechts unten gekenn-
zeichnet. Beispielsweise beschreibt iajk die relative Beschleunigung von
Kk zu Kj dargestellt in Ki.

Wichtige Koordinatensysteme sind das Inertialsystem, das fahrzeugfeste
Koordinatensystem und die körperfesten Koordinatensysteme.

• Das Inertialsystem KI beschreibt ein ruhendes oder gleichförmig
bewegtes Koordinatensystem, indem die Newtonschen Grundgesetze
gelten [GHSW19].

• Das fahrzeugfeste KoordinatensystemKV ist nach DIN ISO 8855
fest mit dem Fahrzeugaufbau verbunden [DIN11]. Der Ursprung
befindet sich im Gesamtfahrzeugschwerpunkt, die x-Achse zeigt in
Fahrtrichtung und die z-Achse zeigt nach oben. Das fahrzeugfeste
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System eignet sich zur Beschreibung der Relativbewegungen von
Subsystemen.

• Das körperfeste Koordinatensystem Kk hat seinen Ursprung im
Schwerpunkt des Körpers k. Es dient zur Beschreibung der Lage eines
Körpers. Außerdem bezieht sich der Trägheitstensor jedes Körpers
auf sein eigenes Koordinatensystem.

Für die Beschreibung der Orientierung eines Koordinatensystems Ki zu ei-
nem KoordinatensystemKj werden in dieser Arbeit ausschließlich Kardan-
Winkel verwendet. Dabei entspricht ψji dem Winkel der ersten Elementar-
drehung um die z-Achse, welche durch die Drehmatrix Tz(ψji) beschrieben
wird.

Tz(ψji) =




cosψji − sinψji 0

sinψji cosψji 0

0 0 1


 (3.2)

Die zweite Elementardrehung um die gedrehte y-Achse ist abhängig vom
Winkel θji und wird durch die Drehmatrix Ty(θji) beschrieben.

Ty(θji) =




cos θji 0 sin θji

0 1 0

− sin θji 0 cos θji


 (3.3)

Der Winkel φji definiert die dritte Elementardrehung um die zweifach
gedrehte x-Achse. Diese wird durch die Drehmatrix Tx(φji) beschrieben.

Tx(φji) =




1 0 0

0 cosφji − sinφji

0 sinφji cosφji


 (3.4)
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Für die Winkel der drei Elementardrehungen wird ebenfalls die Vektorno-
tation κji verwendet. Dies dient nur einer übersichtlicheren Darstellung
und die üblichen Rechenregeln gelten nicht.

κji =
{
φji θji ψji

}T

(3.5)

Durch Multiplikation der Drehmatrizen der drei Elementardrehungen kann
die Transformationsmatrix jTi berechnet werden. Diese beschreibt die Ko-
ordinatentransformation von Ki nach Kj .

jTi = Tz(ψji) Ty(θji) Tx(φji) (3.6)

Die Transformationsmatrix jTi entspricht der Transponierten von iTj .
Außerdem sind die Inverse und die Transponierte einer Transformations-
matrix identisch. Des Weiteren entsprechen die einzelnen Spalten von iTj

den Einheitsvektoren von Ki dargestellt in Kj . Folglich entsprechen die
Zeilen den transponierten Einheitsvektoren von Kj dargestellt in Ki.

jTi =
iTT

j =
[

jxi
jyi

jzi

]
=




ixT
j

iyT
j

izT
j


 (3.7)

Die relative Winkelgeschwindigkeit zwischen Ki und Kj ergibt sich aus der
Summe der drei Elementardrehungen, transformiert in ein gemeinsames
Koordinatensystem. Für die Darstellung der relativen Winkelgeschwindig-
keit in Kj gilt

jωji = Tz(ψji) Ty(θji)




φ̇ji

0

0


+Tz(ψji)




0

θ̇ji

0


+




0

0

ψ̇ji


 . (3.8)
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Daraus ergibt sich der Zusammenhang zwischen der relativen Winkelge-
schwindigkeit jωji und der zeitlichen Ableitung der Kardan-Winkel κ̇ji

über die Transformationsmatrix jRji. Der Index links oben kennzeich-
net das Koordinatensystem, in dem die Winkelgeschwindigkeit dargestellt
wird.

jωji =




cosψji cos θji − sinψji 0

sinψji cos θji cosψji 0

− sin θji 0 1




︸ ︷︷ ︸
jRji




φ̇ji

θ̇ji

ψ̇ji




︸ ︷︷ ︸
κ̇ji

(3.9)

Analog gilt für die relative Winkelgeschwindigkeit dargestellt in Ki

iωji =




φ̇ji

0

0


+Tx

T (φji)




0

θ̇ji

0


+Tx

T (φji) Ty
T (θji)




0

0

ψ̇ji


 .

(3.10)
Dementsprechend ergibt sich der Zusammenhang zwischen der relativen
Winkelgeschwindigkeit iωji und der zeitlichen Ableitung der Kardan-
Winkel κ̇ji über die Transformationsmatrix iRji.

iωji =




1 0 − sin θji

0 cosφji cos θji cosφji

0 − sinφji cos θji cosφji




︸ ︷︷ ︸
iRji




φ̇ji

θ̇ji

ψ̇ji




︸ ︷︷ ︸
κ̇ji

(3.11)

3.2 Modellstruktur

Um die komfortrelevanten Schwingungsphänomene eines Fahrzeugs im Fre-
quenzbereich bis 30 Hertz abbilden zu können, müssen alle Körper berück-
sichtigt werden, die aufgrund ihres Gewichts und der Lage der Eigenmoden
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3 Fahrzeugmodell für Schwingungsuntersuchungen

signifikanten Einfluss auf die Aufbaubeschleunigung in diesem Frequenz-
bereich haben. Entsprechend den Ergebnissen von Angrick [Ang18] sind
der Fahrzeugaufbau, die Räder, das Aggregat (Motor und Getriebe), elas-
tisch gelagerte Fahrschemel und das Differenzial zu berücksichtigen. Jedes
Rad ist über ein Drehgelenk (Radlager) mit einem Radträger verbunden.
Zusätzlich wird für jedes Rad ein Körper ohne Masse und Trägheit einge-
führt. Diese werden in dieser Arbeit als virtuelle Radträger bezeichnet und
dienen der Modellierung der Kinematik der Radaufhängung. Eine detail-
lierte Beschreibung erfolgt im folgenden Abschnitt. Eine Übersicht aller
Körper gibt Tabelle 3.1. Des Weiteren wird in der Tabelle für jeden Kör-
per ein nummerischer Identifikator (Id) und ein Index definiert. Der Index
gibt für jede Größe an, auf welchen Körper sie sich bezieht. Beispielsweise
entspricht mA der Masse und vA dem Geschwindigkeitsvektor des Fahr-
zeugaufbaus. Der numerische Id wird zum Referenzieren der Körper bei
der Umsetzung des Modell im Programmcode verwendet.

Mit Ausnahme der Räder werden bei der Modellierung für die 9 realen
Körper alle 6 Freiheitsgrade berücksichtigt. Für die 4 Räder ist nur 1 Frei-
heitsgrad für die Rotation zwischen Rad und Radträger erforderlich. Dar-
aus ergeben sich insgesamt nF = 9 · 6 + 4 = 58 Freiheitsgrade. Mit dem
Vektor q aus 58 verallgemeinerten Koordinaten qi kann die Lage aller Kör-
per eindeutig beschreiben werden. Dabei wurden die Koordinaten wie folgt
gewählt:

• 6 Elemente beschreiben die absolute Position und Orientierung des
aufbaufesten Referenzsystems im Inertialsystem, dargestellt in KI .

• 18 Elemente entsprechen den relativen Verschiebungen der Fahrsche-
mel und des Motors zum Referenzsystem, dargestellt in KV .

• 30 Elemente beschreiben die relativen Verschiebungen der Radträger
und des Differenzials zu den Fahrschemeln, dargestellt im körperfes-
ten Koordinatensystem der Fahrschemel KF .
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3.2 Modellstruktur

Tabelle 3.1: Übersicht der Indizes und Ids aller Körper des Konzeptmodells

Id Körper Index

0 Fahrzeugaufbau A

1 Fahrschemel vorne F0

2 Fahrschemel hinten F1

3 Radträger vorne links T0

4 Radträger vorne rechts T1

5 Radträger hinten links T2

6 Radträger hinten rechts T3

7 Rad vorne links R0

8 Rad vorne rechts R1

9 Rad hinten links R2

10 Rad hinten rechts R3

11 Motor (inkl. Getriebe) M

12 Differenzial D

13 virtueller Radträger vorne links K0

14 virtueller Radträger vorne rechts K1

15 virtueller Radträger hinten links K2

16 virtueller Radträger hinten rechts K3

• 4 Elemente entsprechen den Rotationen der 4 Räder um die y-Achsen
der Koordinatensysteme der Radträger yT .

Analog können die Geschwindigkeiten aller Körper mit dem Vektor e aus
58 verallgemeinerten Geschwindigkeiten ei beschrieben werden. Diese müs-
sen so gewählt werden, dass die Ableitungen der Koordinaten q̇ aus den
Geschwindigkeiten e und den Koordinaten q selbst berechnet werden kön-
nen. Deshalb werden die verallgemeinerten Geschwindigkeiten wie folgt
gewählt:
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3 Fahrzeugmodell für Schwingungsuntersuchungen

• 6 Elemente beschreiben die absoluten Geschwindigkeiten des Refe-
renzsystems, dargestellt in KV .

• 18 Elemente entsprechen den relativen Geschwindigkeiten der Fahr-
schemel und des Motors zum Referenzsystem, dargestellt in KV .

• 30 Elemente beschreiben die relativen Geschwindigkeiten der Rad-
träger und des Differenzials zu den Fahrschemeln, dargestellt im kör-
perfesten Koordinatensystem der Fahrschemel KF .

• 4 Elemente entsprechen der Rotationsgeschwindigkeit der 4 Räder
um die y-Achsen der Koordinatensysteme der Radträger yT .

Eine detaillierte Übersicht aller verallgemeinerten Koordinaten und Ge-
schwindigkeiten ist in Tabelle 3.2 zu finden. Des Weiteren werden in der
Tabelle für die verschiedenen Bewegungsgrößen Symbole definiert und die
Größen werden für die Umsetzung im Programmcode über einen Id den
einzelnen Elementen der Vektoren q und e zugeordnet.

3.3 Modellierung der Radaufhängung

Die radführenden Lenker sind üblicherweise an einem elastisch gelager-
ten oder starr angebundenen Fahrschemel am Fahrzeugaufbau befestigt.
Das Fahrzeugmodell hält an beiden Achsen einen Fahrschemel vor, in des-
sen Koordinatensystem die Relativbewegung der Radträger beschrieben
wird. Durch eine starre Verbindung zwischen Fahrschemel und Fahrzeug-
aufbau kann auch eine starre Anbindung der Radaufhängung am Aufbau
abgebildet werden. Dies ermöglicht einen allgemein gültigen Ansatz für
die Modellierung der relevanten Eigenschaften der Radaufhängung. Die-
ser wird im folgenden Abschnitt zur Veranschaulichung zunächst in der
Ebene beschrieben und anschließend für die Bewegung im Raum formu-
liert. Aus Gründen der Übersichtlichkeit wird dabei auf die Angabe der
Subindizes für Fahrschemel, virtuelle Radträger und Radträger verzichtet.
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3.3 Modellierung der Radaufhängung

Tabelle 3.2: Festlegung der verallgemeinerten Koordinaten und Geschwindigkeiten

Beschreibung Id Symbol
Koordinaten / Geschwindigkeiten q e

Absolute Position / Geschwindigkeit des Refe-
renzsystems KV

0-2 IpV
V vV

Kardanwinkel zwischenKV undKI / Absolute
Winkelgeschwindigkeit von KV

3-5 κIV
V ωV

Relative Verschiebung / Geschwindigkeit zwi-
schen Fahrschemel vorne und KV

6-8 dpF0
dvF0

Kardanwinkel / relative Winkelgeschwindig-
keit zwischen Fahrschemel vorne und KV

9-11 κV F0 dωF0

Relative Verschiebung / Geschwindigkeit zwi-
schen Fahrschemel hinten und KV

12-14 dpF1
dvF1

Kardanwinkel / relative Winkelgeschwindig-
keit zwischen Fahrschemel hinten und KV

15-18 κV F1 dωF1

Relative Verschiebung / Geschwindigkeit zwi-
schen virtuellem Radträger und Fahrschemel 18-21 dzKi dvKi,z

Relative Verschiebung / Geschwindigkeit
zwischen Radträger und virtuellem Radträger

21-25 dxTi dvTi,x

26-29 dyTi dvTi,y

Kardanwinkel / relative
Winkelgeschwindigkeit zwischen Radträger
und virtuellem Radträger

30-33 φKiTi dωTi,x

34-37 θKiTi dωTi,y

38-41 ψKiTi dωTi,z

Winkel / relative Winkelgeschwindigkeit zwi-
schen Rad und Radträger um die y-Achse 42-45 θTiRi dωRi,y

Relative Verschiebung / Geschwindigkeit zwi-
schen Motor und KV

46-48 dpM dvM

Kardanwinkel / relative Winkelgeschwindig-
keit zwischen Motor und KV

49-51 κV M dωM

Relative Verschiebung / Geschwindigkeit zwi-
schen Differenzial und Fahrschemel 52-54 dpD dvD

Kardanwinkel / relative Winkelgeschwindig-
keit zwischen Differenzial und Fahrschemel 55-57 κFhD dωD
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3 Fahrzeugmodell für Schwingungsuntersuchungen

Für den Index des Fahrschemels i und den Index des Radträgers j gilt der
Zusammenhang i = ⌊j/2⌋.

Für die Modellierung der Radaufhängung wird angenommen, dass die Be-
wegung des Radträgers durch Addition der kinematischen und elastischen
Verschiebungen abgebildet werden kann. Dazu werden zwischen den Rad-
trägern und den Fahrschemeln Körper ohne Masse und Trägheit eingefügt,
die in dieser Arbeit als virtuelle Radträger bezeichnet werden. So kann die
Kinematik durch die Relativbewegung zwischen den virtuellen Radträgern
und den Fahrschemeln und die Elastizität über die Relativbewegung zwi-
schen den Radträgern und den virtuellen Radträgern beschrieben werden.

Ein virtueller Radträger bildet also die von der Einfederung abhängige
Lage eines Radträgers ohne Einwirkung von Kräften ab. Dazu wird die
relative Position des virtuellen Radträgers FpFK durch Funktionen der
verallgemeinerten Koordinate dzK beschrieben.

(
F pFK,x

F pFK,z

)
=

(
rFK,x

rFK,z

)
+

(
dxK (dzK)

dzK

)
(3.12)

Dabei entspricht rFK dem Ortsvektor zwischen virtuellem Radträger und
Fahrschemel, wenn alle verallgemeinerten Koordinaten qi gleich Null sind.
dxK ist eine differenzierbare Funktion, welche die Längsverschiebung des
virtuellen Radträgers in Abhängigkeit der vertikalen Verschiebung dzK
beschreibt.

Die Elastizität der Radaufhängung wird durch eine visko-elastische Ver-
bindung des Radträgers mit dem virtuellen Radträger abgebildet. Nur in
vertikaler Richtung ist keine Relativbewegung möglich. Deshalb wird die
relative Position zwischen Radträger und virtuellem Radträger FpKT in
der Ebene ausschließlich durch die verallgemeinerte Koordinate dxT be-
schrieben. (

F pKT,x

F pKT,z

)
=

(
dxT

0

)
(3.13)
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3.3 Modellierung der Radaufhängung

F : Fahrschemel
K: virtueller Radträger
T : Radträger

xF

zF

rFK

dxK (dzK)

xK

zK

dzK

xT

zT

dxT

fa,xfa,x

Abbildung 3.1: Modellierung Radaufhängung - Vereinfachte Darstellung in der Ebene

Abbildung 3.1 zeigt, wie die Positionen der körperfesten Koordinatensys-
teme des Fahrschemels KF , des virtuellen Radträgers KK und des Rad-
trägers KT in der Ebene voneinander abhängen. Die visko-elastische Ver-
bindung wird durch ein Kraftelement abgebildet, welches allgemein als
Funktion der Verschiebung und der Relativgeschwindigkeit definiert ist.
Bei zweidimensionaler Betrachtung besteht dieses Kraftelement also aus
einer Längskraft fa,x, die von der Längsverschiebung dxT und deren Ab-
leitung dẋT abhängig ist.

Die Zusammenhänge lassen sich einfach von der Ebene in den dreidimen-
sionalen Raum übertragen. Die relative Position des Radträgers FpFT im
Bezugssystem KF kann durch

FpFT = rFK +




dxK (dzK)

dyK (dzK)

dzK




︸ ︷︷ ︸
FdpK

+




dxT

dyT

0




︸ ︷︷ ︸
FdpT

(3.14)

27
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angegeben werden. Analog kann die Orientierung des Radträgers durch
aufeinander folgende relative Orientierungen angegeben werden. Dabei
sind die Kardan-Winkel zwischen Fahrschemel und virtuellem Radträ-
ger φFK (dzK), θFK (dzK) und ψFK (dzK) als differenzierbare Funktionen
der vertikalen Verschiebung dzK definiert. Die Kardan-Winkel zwischen
Radträger und virtuellem Radträger entsprechen den verallgemeinerten
Koordinaten dφT , dθT und dψT . Da es sich dabei um aufeinander fol-
gende Elementar-Drehungen handelt, können die relativen Orientierungen
nicht einfach addiert werden. Die Orientierung des Radträgers im Koor-
dinatensystem des Fahrschemels KF ergibt sich durch Multiplikation der
Transformationsmatrizen aller Elementardrehungen und kann folglich über
die Transformationsmatrix FT T beschrieben werden.

FT T = FTK
KT T (3.15)

Die relative Geschwindigkeit des Radträgers kann mit den verallgemeiner-
ten Geschwindigkeiten dvK,z, dvT,x und dvT,y wie folgt angegeben werden.

FvFT =
∂ FdpK

∂ dzK
dvK,z +




dvT,x

dvT,y

0




︸ ︷︷ ︸
F vKT

(3.16)

Unter Berücksichtigung von Gleichung (3.9) kann die Winkelgeschwindig-
keit des Radträgers in Abhängigkeit der verallgemeinerten Koordinaten
dvK,z, dωT,x, dωT,y und dωT,z beschrieben werden.

FωFT = FRFK
∂ κFK

∂ dzK
dvK,z

︸ ︷︷ ︸
FωFK

+




dωT,x

dωT,y

dωT,z




︸ ︷︷ ︸
FωKT

. (3.17)
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Bei dreidimensionalen Betrachtung ist der Radträger über ein fünfdimen-
sionales Kraftelement mit dem virtuellen Radträger verbunden. Es ist im
Koordinatensystem des Fahrschemels definiert und generiert Kräfte in x-
und y-Richtung (fa,x und fa,y) sowie Momente in allen Raumrichtungen
(ta,x, ta,y und ta,z). Die Komponenten des Kraftelements sind abhängig von
den elastischen Verschiebungen und den Verschiebungs-Geschwindigkeiten.
Damit alle Größen in einem einheitlichen Referenzsystem vorliegen, müssen
aus den Kardan-Winkeln die rotatorischen Verschiebungen um die Achsen
des Koordinatensystems des Fahrschemels berechnet werden. Für kleine
Winkel kann die Rotation des Koordinatensystems Ki um die Achsen ei-
nes Koordinatensystems Kj aus den Einheitsvektoren der beiden Koordi-
natensysteme berechnet werden.

wji,x = arctan

(
yi · zj

yi · yj

)
(3.18)

wji,y = arctan

(
zi · xj

zi · zj

)
(3.19)

wji,z = arctan

(
xi · yj

xi · xj

)
(3.20)

Die relative Rotation zwischen Radträger und virtuellem Radträger dwTuv

ergibt sich folglich aus der Differenz der Rotation der beiden Körper um
das Koordinatensystem des Fahrschemels.

dwT = wFT −wFK (3.21)

Allgemein sind die Komponenten des Kraftelements als Funktionen der
translatorischen Verschiebungen (dxT und dyT ), der rotatorischen Ver-
schiebungen (dwT,x, dwT,y und dwT,z), der Relativgeschwindigkeiten (dvT,x

und dvT,y) und der relativen Winkelgeschwindigkeiten (dωT,x, dωT,y und
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3 Fahrzeugmodell für Schwingungsuntersuchungen

dωT,z) definiert. Bei linearer Betrachtung kann das Kraftelement über die
Steifigkeitsmatrix K und die Dämpfungsmatrix D beschrieben werden.




fa,x

fa,y

ta,x

ta,y

ta,z



= K




dxT

dyT

dwT,x

dwT,y

dwT,z



+D




dvT,x

dvT,y

dωT,x

dωT,y

dωT,z




(3.22)

3.4 Modellierung von Fahrwerkskomponenten

Insbesondere der Stoßdämpfer weist stark nichtlineare Eigenschaften auf,
die sich schlecht durch ein mehrdimensionales Kraftelement zwischen Rad-
träger und Aufbau abstrahieren lassen. Für die Federungs- und Dämp-
fungskomponenten wurde deshalb ein allgemeiner Ansatz entwickelt, der
eine Integration von Modellen einzelner Fahrwerkskomponenten in das ab-
strahierte Modell der Radaufhängung ermöglicht. Dazu wird die Länge
einer Fahrwerkskomponente Lc als differenzierbare Funktion der fünf Ver-
schiebungen zwischen Radträger und virtuellem Radträger und der ver-
tikalen Verschiebung zwischen virtuellem Radträger und Fahrschemel be-
schrieben. Da die elastischen Verschiebungen klein sind, kann ein Polynom
verwendet werden, welches nur die vertikale Verschiebung mit höherer Ord-
nung berücksichtigt.

Lc = c0 + c1 dzK + c2 dxT + c3 dyT

+ c4 dwT,x + c5 dwT,y + c6 dwT,z

+
(
c7 dzK + c8 dxT + c9 dyT

+ c10 dwT,x + c11 dwT,y + c12 dwT,z

)
dzK

+
(
c13 dzK + c14 dxT + c15 dyT

+ c16 dwT,x + c17 dwT,y + c18 dwT,z

)
dz2K

(3.23)
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Dabei sind c0 bis c18 die Polynomkoeffizienten. Einige Fahrwerkskomponenten-
Modelle benötigen als Eingang auch die Ableitung der Längenänderung L̇c.
Mit den partiellen Ableitungen der Länge nach den Verschiebungen, kann
diese aus den Relativgeschwindigkeiten und den relativen Winkelgeschwin-
digkeiten berechnet werden.

L̇c =
∂Lc

∂dzK
dvK,z +

∂Lc

∂dxT
dvT,x +

∂Lc

∂dyT
dvT,y

+
∂Lc

∂dwT,x
dωT,x +

∂Lc

∂dwT,y
dωT,y +

∂Lc

∂dwT,z
dωT,z

(3.24)

Die partiellen Ableitungen beschreiben außerdem die Übersetzung der
Fahrwerkskomponenten-Kraft Fc, welche in Richtung der Fahrwerkskom-
ponente wirkt, auf die Kräfte f c und Momente tc, die effektiv in der Rad-
mitte wirken. Die Längs- und Querkräfte sowie die Momente können direkt
aus den partiellen Ableitungen und der Fahrwerkskomponenten-Kraft Fc

berechnet werden.



fc,x

fc,y

tc,x

tc,y

tc,z



= −




∂Lc/∂dxT

∂Lc/∂dyT

∂Lc/∂dwT,x

∂Lc/∂dwT,y

∂Lc/∂dwT,z



Fc (3.25)

Durch die Kinematik bewegt sich die Radmitte abhängig von der verti-
kalen Verschiebung dzK in alle Raumrichtungen. Die partielle Ableitung
der Fahrwerkskomponenten-Länge Lc nach der vertikalen Verschiebung
beinhaltet also auch die kinematischen Verschiebungen der anderen fünf
Raumrichtungen. Dementsprechend, müssen die kinematischen Anteile für
die Berechnung der vertikalen Kraft fc,z wieder abgezogen werden. Die
kinematischen Anteile entsprechen den partiellen Ableitung der Relativ-
geschwindigkeit FvFK und der relativen Winkelgeschwindigkeit FωFK

des virtuellen Radträgers nach der relativen vertikalen Geschwindigkeit
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dvK,z. Für die partiellen Ableitungen werden die Geschwindigkeiten ver-
wendet, da die rotatorischen Verschiebungen nicht in einem einheitlichen
Koordinaten-System definiert sind.

fc,z = − ∂Lc

∂dzK
Fc − ∂

∂ dvK,z




F vFK,x

F vFK,y

FωFK,x

FωFK,y

FωFK,z




T 


fc,x

fc,y

tc,x

tc,y

tc,z




(3.26)

Durch die Elastizität von Radaufhängungen führt eine Kraftänderung ei-
ner Fahrwerkskomponente auch bei konstanter Fahrschemel- und Radträ-
gerposition zu einer Längenänderung der Fahrwerkskomponente. Um die-
sen Effekt zu berücksichtigen, muss die eigentliche Fahrwerkskomponente
mit einer Feder in Reihe geschaltet werden. Diese Feder kann als effektive
Komponentenlager-Steifigkeit interpretiert werden, da sie die Elastizität
der Radaufhängung und eines eventuell vorhandenen Komponentenlagers
zusammenfasst. Die Länge Lc und deren Ableitung L̇c entsprechen also
der Anregung für den Verbund aus Fahrwerkskomponente und effektivem
Komponentenlager.

3.5 Bewegungsgleichungen

3.5.1 Prinzip von d’Allembert

Basierend auf dem Prinzip von d’Allembert lassen sich die Bewegungsglei-
chungen, wie von Schramm [SHB18] im Detail beschrieben wird, in der
Form

M ė+ b = Q (3.27)

32



3.5 Bewegungsgleichungen

herleiten. Dabei entspricht M der verallgemeinerten Massenmatrix, b dem
Vektor der verallgemeinerten Kreiselkräfte, Q dem Vektor der verallgemei-
nerten eingeprägten Kräfte und ė der Ableitung des Vektors der verallge-
meinerten Geschwindigkeiten. Die Definition der einzelnen Terme wird im
folgenden Abschnitt im Detail beschrieben.

Für Fahrzeuge ist es zweckmäßig die Gleichungen in einem Koordinaten-
system KV aufzustellen, welches nach DIN ISO 8855 [DIN11] fest mit
dem Fahrzeugaufbau verbunden ist. Alle nachfolgenden Größen beziehen
sich auf dieses Koordinatensystem, sofern nicht explizit ein anderes Ko-
ordinatensystem angegeben wird. Für ein System aus nK Körpern ist die
Massenmatrix M nach

M =

nK−1∑

i=0

JT
Ti mi JTi + JT

Ri Θi JRi (3.28)

definiert. Die Jacobi-Matrix der Translation JTi entspricht der partiellen
Ableitungen der absoluten Geschwindigkeit vi des i-ten Körpers nach den
verallgemeinerten Geschwindigkeiten e.

JTi =
∂vi

∂e
(3.29)

Die Jacobi-Matrix der Rotation JRi entspricht der partiellen Ableitungen
der Winkelgeschwindigkeit ωi nach den verallgemeinerten Geschwindigkei-
ten e.

JRi =
∂ωi

∂e
(3.30)

Der Vektor der verallgemeinerten eingeprägten Kräfte Q wird wie folgt
berechnet.

Q =

nK−1∑

i=0

JT
Ti f i + JT

Ri ti (3.31)
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Dabei entspricht f i der Summe aller eingeprägten Kräfte und ti der
Summe aller eingeprägten Momente, bezogen auf den Schwerpunkt des
i-ten Körpers.

Für den Vektor der verallgemeinerten Kreiselkräfte b gilt

b =

nK−1∑

i=0

JT
Ti ãimi + JT

Ri (Θi α̃i + ωi × (Θi ωi)) . (3.32)

Der Term ãi entspricht, den Anteilen der Beschleunigung des i-ten Kör-
pers, die sich nicht durch die Ableitung der verallgemeinerten Geschwin-
digkeiten ė beschrieben lassen.

ãi = ai − JTi ė (3.33)

Entsprechend beschreibt der Term α̃i die Anteile der Winkelbeschleuni-
gung, die nicht von der Ableitung der verallgemeinerten Geschwindigkeiten
ė abhängig sind.

α̃i = αi − V JRi ė. (3.34)

3.5.2 Bewegungsgrößen des Referenzsystems

Um die Bewegungsgleichungen aufstellen zu können, müssen für jeden Kör-
per i die Geschwindigkeit vi, die Winkelgeschwindigkeit ωi, die Beschleu-
nigung ai, die Winkelbeschleunigung αi sowie die eingeprägten Kräfte f i

und Momente ti im aufbaufesten Koordinatensystem KV bekannt sein.

Die Geschwindigkeit vV und die Winkelgeschwindigkeit ωV des Referenz-
systems selbst sind vollständig durch verallgemeinerten Geschwindigkeiten
beschrieben. Die Beschleunigung des Referenzsystems aV ergibt sich aus
der Ableitung der Geschwindigkeit v̇V , der Geschwindigkeit vV und der
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3.5 Bewegungsgleichungen

Winkelgeschwindigkeit ωV . Die Winkelbeschleunigung αV entspricht der
Ableitung der Winkelgeschwindigkeit ω̇V . Es gilt:

aV = v̇V + ωV × vV , (3.35)

αV = ω̇V . (3.36)

3.5.3 Beschreibung von Relativbewegungen

Die Bewegung aller Körper kann durch die Relativbewegung zum Refe-
renzsystem oder dem Koordinatensystem eines anderen Körpers beschrei-
ben werden. Für die Relativbewegung eines Koordinatensystems Ki zu
einem Koordinatensystem Kj gelten die folgenden wesentlichen Beziehung
[SHB18]. Die Geschwindigkeit vi und die Winkelgeschwindigkeit ωi vonKi

ergeben sich aus der Geschwindigkeit vj und der Winkelgeschwindigkeit
ωj von Kj sowie der relativen Position pji, der relativen Geschwindigkeit
vji und der relativen Winkelgeschwindigkeit ωji zwischen Ki und Kj . Es
gilt:

vi = vj + pji ωj + vji, (3.37)

ωi = ωj + ωji. (3.38)

Mit den bereits genannten Größen kann die Beschleunigung ai und die
Winkelbeschleunigung αi von Ki aus der Beschleunigung aj und der Win-
kelbeschleunigung αj von Kj sowie der relativen Beschleunigung aji und
der relativen Winkelbeschleunigung αji berechnet werden.

ai = aj + pji αj + ωj × (pji ωj + 2vji) + aji (3.39)

αi = αj + ωj × ωji + αji (3.40)

Durch partielle Ableitung der Gleichungen 3.37 und 3.38 nach e sowie mit
Gleichungen 3.29 und 3.30 folgt, dass die Jacobi-Matrizen JTi und JRi aus
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3 Fahrzeugmodell für Schwingungsuntersuchungen

den Jacobi-Matrizen JTj und JRj , sowie der partiellen Ableitung der rela-
tiven Geschwindigkeit vji nach den verallgemeinerten Geschwindigkeiten
e berechnet werden können.

JTi = JTj + pji JRj +
∂vji

∂e
(3.41)

JRi = JRj +
∂ωji

∂e
(3.42)

Durch Einsetzen von 3.39 und 3.41 in 3.33 folgt für den nichtlinearen Anteil
der Beschleunigung ãi:

ãi = ãj + pji α̃j + ωj × (pji ωj + 2vji) + aji −
∂vji

∂e
ė

︸ ︷︷ ︸
ãji

(3.43)

Der nichtlineare Anteil der Winkelbeschleunigung α̃ji ergibt sich entspre-
chend durch Einsetzen von 3.40 und 3.42 in 3.34.

α̃i = α̃j + ωj × ωji + αji −
∂ωji

∂e
ė

︸ ︷︷ ︸
α̃ji

(3.44)

Dabei sind ãji und α̃ji die nichtlinearen Anteile der relativen Beschleuni-
gung ãji und der relativen Winkelbeschleunigung α̃ji.

Um durch Anwendung der Gleichungen 3.37-3.44 alle für die Bewegungs-
gleichung erforderlichen Bewegungsgrößen ermitteln zu können, müssen
für jeden Körper i nur das Bezugssystem Kj , die relative Position pji,
die relative Geschwindigkeit vji, die relative Winkelgeschwindigkeit ωji,
die relative Beschleunigung aji und die relative Winkelbeschleunigung αji

definiert werden.
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3.5 Bewegungsgleichungen

3.5.4 Bewegungsgrößen der Körper

Da der Aufbau fest mit dem Referenzsystem verbunden ist, entspricht die
Position pV A dem Ortsvektor rA. Die Geschwindigkeiten (vV A und ωV A)
und die Beschleunigungen (aV A und αV A) sind Null.

pV A = rA

vV A = 0 ωV A = 0

aV A = 0 αV A = 0

Die Fahrschemel sind starr oder elastisch mit dem Aufbau verbunden.
Dementsprechend eignet sich das Referenzsystem KV für die Definition
der Relativbewegung. Die Position pV F ergibt sich aus dem Ortsvektor
rF und der Verschiebung dpF . Die Geschwindigkeit vV F und die Winkel-
geschwindigkeit ωV F werden durch verallgemeinerten Geschwindigkeiten
(dvF und dωF ) beschrieben. Die Beschleunigung aV F und die Winkelbe-
schleunigung αV F entsprechen den Ableitungen (dv̇F und dω̇F ).

pV F = rF + dpF

vV F = dvF ωV F = dωF

aV F = dv̇F αV F = dω̇F

Die virtuellen Radträger beschreiben die Kinematik der Radaufhän-
gung. Da diese jeweils mit einem Fahrschemel verbunden ist, wird die Re-
lativbewegung im Koordinatensystem des Fahrschemels KF definiert. Ei-
ne einheitliche Darstellung der Bewegungsgrößen im Referenzsystem KV

erfolgt durch Multiplikation mit der Transformationsmatrix V TF . Die Po-
sition pFK ergibt sich damit aus der Transformationsmatrix, der Verschie-
bung dpK sowie den Ortsvektoren rF und rK .

pFK = V TF (rK − rF + dpK)
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3 Fahrzeugmodell für Schwingungsuntersuchungen

Da die Verschiebung dpK und die Winkel κFK , wie in Abschnitt 3.3 be-
schrieben, nur von der verallgemeinerten Koordinate dzK abhängen, erge-
ben sich die Geschwindigkeit vFK und die Winkelgeschwindigkeit ωFK aus
der Transformationsmatrix V TF , den Ableitungen von Verschiebung und
Winkel nach den verallgemeinerten Koordinaten und der verallgemeiner-
ten Geschwindigkeit dvK,z. Für die Berechnung der Winkelgeschwindigkeit
ist zudem die Transformationsmatrix FRFK erforderlich.

vFK = V TF
∂ dpK

∂ dzK
dvK,z

ωFK = V TF
FRFK

∂ κFK

∂ dzK
dvK,z

Für die Berechnung der Beschleunigung aFK und der Winkelbeschleuni-
gung αFK ist außerdem die Ableitung der verallgemeinerter Geschwindig-
keit dv̇K,z und die zweite Ableitung von Verschiebung und Winkel nach der
verallgemeinerten Koordinate dzK erforderlich. Für die Winkelbeschleuni-
gung wird zudem die Ableitung der Transformationsmatrix F ṘFK benö-
tigt.

aFK = V TF
∂ dpK

∂ dzK
dv̇K,z + V TF

∂2 dpK

∂ dz2K
dv2K,z

︸ ︷︷ ︸
ãFK

αFK = V TF
FRFK

∂ κFK

∂ dzK
dv̇K,z

+ V TF
FRFK

∂2 κFK

∂ dz2K
dv2K,z + V TF

F ṘFK
∂ κFK

∂ dzK
dvK,z

︸ ︷︷ ︸
α̃FK

Da die relative Geschwindigkeit und die relative Winkelgeschwindigkeit des
virtuellen Radträgers nicht nur von der verallgemeinerten Geschwindigkeit
dvK,z sonder auch von der verallgemeinerten Koordinate dzK abhängig
sind, ergeben sich bei der relativen Beschleunigung und der relativen Win-
kelbeschleunigung die nichtlinearen Anteile ãFK und α̃FK .
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3.5 Bewegungsgleichungen

Die Radträger sind elastisch mit den virtuellen Radträgern verbunden.
Durch den Ansatz für die Modellierung der Radaufhängung, wird die Re-
lativbewegung ebenfalls im Koordinatensystem des Fahrschemels beschrei-
ben. Die Relativbewegung zwischen Radträger und Fahrschemel setzt sich
also aus dem kinematischen und dem elastischen Anteil zusammen. Der
elastische Anteil wird ausschließlich durch verallgemeinerte Koordinaten
und Geschwindigkeiten beschrieben, die einer Darstellung der Bewegungs-
größen im Koordinatensystem des Fahrschemels entsprechen. In Abschnitt
3.3 wurden die Zusammenhänge für Position pFT , Geschwindigkeit vFT

und Winkelgeschwindigkeit ωFT im Koordinatensystem des Fahrschemels
beschrieben (Gleichungen 3.14, 3.16 und 3.17). Die Darstellung im Refe-
renzsystem KV ergibt sich durch Multiplikation mit der Transformations-
matrix V TF . Aus den Ableitungen der verallgemeinerten Geschwindigkei-
ten ergeben sich analog die Beschleunigung aFT und Winkelbeschleuni-
gung αFT .

pFT = pFK + V TF dpT

vFT = vFK + V TF dvT ωFT = ωFK + V TF dωT

aFT = aFK + V TF dv̇T αFT = αFK + V TF dω̇T

Da die Räder über die Radlager mit den Radträgern verbunden sind, wird
die Bewegung relativ zum Radträger definiert. Das Lager lässt zwischen
Rad und Radträger nur eine Rotation um die y-Achse des Radträger zu.
Die Rotationsgeschwindigkeit ωTR ergibt sich aus dem Einheitsvektor der
y-Achse yT (dargestellt im Referenzsystem KV ) und der verallgemeinerten
Geschwindigkeit dωR,y. Die Winkelbeschleunigung ergibt sich analog aus
der Ableitung dω̇R,y.

pTR = 0

vTR = 0 ωTR = yT dωR,y

aTR = 0 αTR = yT dω̇R,y
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3 Fahrzeugmodell für Schwingungsuntersuchungen

Der Motor ist über die Motorlager elastisch mit dem Aufbau verbunden.
Dementsprechend eignet sich das ReferenzsystemKV für die Definition der
Relativbewegung. Die Position pVM ergibt sich aus dem Ortsvektor rM
und der Verschiebung dpM . Die Geschwindigkeit vVM und die Winkel-
geschwindigkeit ωVM werden durch verallgemeinerten Geschwindigkeiten
(dvM und dωM ) beschrieben. Die Beschleunigung entsprechen den Ablei-
tungen (dv̇M und dω̇M ).

pVM = rM + dpM

vVM = dvM ωVM = dωM

aVM = dv̇M αVM = dω̇M

Das Differential ist an der Hinterachse elastisch mit dem Fahrschemel
verbunden. Die Relativbewegung wird deshalb zum hinteren Fahrschemel
definiert. Eine einheitliche Darstellung der Bewegungsgrößen im Referenz-
system KV erfolgt durch Multiplikation mit der der Transformationsma-
trix V TF1

. Die Position pF1D ergibt sich damit aus den Ortsvektoren rF1

und rD sowie der Verschiebung dpD. Die Geschwindigkeit vF1D und die
Winkelgeschwindigkeit ωF1D ergeben sich aus der Transformationsmatrix
und den verallgemeinerten Geschwindigkeiten (dvD und dωD). Die Be-
schleunigungen ergeben sich entsprechend aus der Transformationsmatrix
und den Ableitungen (dv̇D und dω̇D).

pF1D = V TF1

(
rD − rF1

+ dpF1D

)

vF1D = V TF1 dvD ωF1D = V TF1 dωD

aF1D = V TF1 dv̇D αF1D = V TF1 dω̇D

3.5.5 Eingeprägte Kräfte und Momente

Damit sind alle Bewegungsgrößen bekannt. Zur Vollständigkeit der Bewe-
gungsgleichungen fehlen noch die eingeprägten Kräfte f i und Momente ti.
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3.5 Bewegungsgleichungen

Diese ergeben sich aus der Summe aller Kraftelemente, die auf einen Kör-
per wirken. Welche Kraftelemente definiert wurden und wie diese auf die
verschiedenen Körper wirken, wird im Folgenden beschrieben.

Die Gravitationskraft fg,i wirkt auf jeden Körper i und ergibt sich aus
der Masse mi, der Gravitationskonstanten g und dem Einheitsvektor von
KI .

fgi = g · mi · V zI (3.45)

Um eine Kompatibilität mit verschiedenen Reifenmodellen zu erreichen,
wurde die Standardschnittstelle im TYDEX C Koordinatensystem KC

[OURB97] implementiert. Dementsprechend liegen die Reifenkräfte für
jedes Rad i als resultierende Kraft- und Momentenvektoren (fri und tri)
vor, die in der Radmitte wirken und im TYDEX C Koordinatensystem de-
finiert sind. Basierend auf den Ergebnissen von Angrik [Ang18] kommt für
die Untersuchungen in dieser Arbeit das MF SWIFT Modell [SBJ07, PB12]
zum Einsatz.

Wie in Abschnitt 3.3 beschreiben, werden die Achskräfte durch ein fünf-
dimensionales Kraftelement beschrieben, welches zwischen Radträger und
virtuellem Radträger wirkt. Der Kraftvektor fai

und Momentenvektor tai

sind im Koordinatensystem des Fahrschemels definiert, ergeben sich aus
dem fünfdimensionalen Kraftelement und wirken an der Position des vir-
tuellen Radträgers.

fai
=
{
fai,x fai,y 0

}T

, tai =
{
tai,x tai,y tai,z

}T

(3.46)

Des Weiteren generieren die Lager der Radaufhängung auch Kräfte in ver-
tikaler Richtung. Diese werden durch ein Kraftelement abgebildet, das all-
gemein als Funktion der relativen Verschiebung dzK und der relativen Ge-
schwindigkeit dvK,z definiert ist. Das Kraftelement wirkt zwischen Fahr-
schemel und virtuellem Radträger an der Position des virtuellen Radträ-
gers und parallel zur z-Achse des Koordinatensystems vom Fahrschemel.
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3 Fahrzeugmodell für Schwingungsuntersuchungen

Damit lassen sich auch Reibungseffekte der Achse abbilden, die starken
Einfluss auf das Übertragungsverhalten haben können [Sch13, APKW15].

Die Kräfte der Fahrwerkskomponenten werden entsprechend des in
Abschnitt 3.4 vorgestellten Ansatz modelliert. Die Feder generiert einen
Kraftvektor ffi und einen Momentenvektor tfi, der Stoßdämpfer entspre-
chend fdi und tdi. Die Vektoren sind im Koordinatensystem des Fahr-
schemels definiert und wirken in der Radmitte zwischen Radträger und
Aufbau.
Der Stabilisator wird ebenfalls auf diese Weise modelliert. Analog zur Kom-
ponentenlänge und deren Ableitung, wird für den Stabilisator für die linke
und rechte Seite ein Winkel bzw. eine Winkelgeschwindigkeit berechnet.
Das Stabilisatormoment ergibt sich dann aus den Anteilen von beiden Sei-
ten. Die Kraftvektoren fsi und die Momentenvektoren tsi sind ebenfalls im
Koordinatensystem des Fahrschemels definiert und wirken in der Radmitte
zwischen Radträger und Fahrschemel.

Die Lagerkräfte der Fahrschemel, des Motors und des Differenzials kön-
nen auf abstrakte Art mit einem sechsdimensionalen Kraftelement oder
mit einzelnen Gummi- und Hydrolagermodellen (vgl. [Ame14]) an den ver-
schiedenen Lagerstellen berechnet werden. Als Schnittstelle zu den Lager-
modellen dient die relative Verschiebung und die relative Geschwindigkeit
des gelagerten Körpers i zum Bezugssystem Kj . Schnittstelle zum Fahr-
zeugmodell sind für jeden gelagerten Körper ein Kraftvektor f i und ein
Momentenvektor ti, die im Bezugssystem Kj definiert sind und in dessen
Ursprung wirken.

3.6 Umsetzung

Die Umsetzung der Gleichungen aus dem vorherigen Abschnitt erfolgt in
der Simulationsumgebung Matlab/Simulink. Abbildung 3.2 zeigt die grobe
Struktur des Modells.
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Systeme und
Komponenten

Bewegungs-
gleichungen

Kräfte

Bewegungsgrößen

Abbildung 3.2: Grobe Modellstruktur in Matlab/Simulink

Für die Zustände (q und e) muss eine Anfangsbedingung definiert werden.
Daraus werden die Bewegungsgrößen berechnet, die als Eingang für die
verschiedenen System- und Komponentenmodelle erforderlich sind. Diese
Modelle sind entweder als S-Function oder als Blockdiagramm implemen-
tiert und liefern die Reifenkräfte, die Achskräfte, die Lagerkräfte und die
Kräfte der Fahrwerkskomponenten.

Die Bewegungsgleichungen wurden in C-Code umgesetzt und als S-Function
in das Modell integriert. Aus den Kräften und den aktuellen Zuständen
wird durch Lösen von Gleichung 3.27 die Ableitung der verallgemeinerten
Geschwindigkeiten ė berechnet. Die Ableitung der verallgemeinerten Ko-
ordinaten q̇ kann aus den aktuellen Zuständen berechnet werden. Durch
numerische Integration können damit die Zustände des nächsten Zeit-
schritts berechnet werden.

Die numerische Integration erfolgt durch die Runge-Kutta Methode vierter
Ordnung mit einer Zeitschrittweite von 0,5 ms.

3.7 Validierung

Damit ein Modell für weitere Untersuchungen genutzt werden kann, muss
durch Validierung sichergestellt werden, dass es in der Lage ist, die jewei-
lige Fragestellung zu beantworten. Für das in dieser Arbeit vorgestellte
Modell muss durch einen Vergleich einer Gesamtfahrzeug-Simulation mit
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3 Fahrzeugmodell für Schwingungsuntersuchungen

einer entsprechenden Messung also nachgewiesen werden, dass es die typi-
schen Schwingungsphänomene qualitativ richtig abbildet. Da Abweichun-
gen auf der Gesamtfahrzeug-Ebene nicht mehr den einzelnen Teilmodellen
zugeordnet werden können, ist es ratsam zuerst die Funktionsfähigkeit der
Teilmodelle zu überprüfen [Ada14].

Wie im vorherigen Abschnitt beschreiben, wurden für den Reifen und die
Lager (Motor, Fahrschemel, etc. ) Modelle nach dem Stand der Technik
integriert, von denen hinreichend bekannt ist, welche Eigenschaften sie ab-
bilden. Dass das Schwingverhalten von gängigen Mehrlenker-Achsen durch
das in Abschnitt 3.3 vorgestellte Modell der Radaufhängung abgebildet
werden kann, soll durch einen exemplarischen Vergleich mit einem komple-
xen Mehrkörper-Simulations-Modell einer Doppel-Querlenker-Vorderachse
und einer Fünf-Lenker-Hinterachse verifiziert werden.

Die Modellierung und Parametrierung der Fahrwerkskomponenten wird
dazu eins zu eins vom MKS-Modell übernommen. Federn und Stabilisa-
toren werden durch Kennlinien modelliert, die die resultierenden Kräfte
in Abhängigkeit von der Einfederung beschreiben. Die Dämpfkraft wird
auf Grundlage nichtlinearer Kennlinien in Abhängigkeit von der Relativ-
geschwindigkeit des Dämpfers bestimmt. Durch die Reihenschaltung mit
einem Federelement wird das dynamische Verhalten des Stützlagers mo-
delliert. Die hydraulischen Lager am Motor und am Fahrschemel werden
mithilfe des „Adams Car Hydromount“-Modells beschrieben.

Die Polynom-Koeffizienten für die virtuellen Radträger und die Fahrwerks-
komponenten sowie die Steifigkeitsmatrizen der Achsen können aus einer
statischen Achsprüfung ermittelt werden. Dabei werden mit einer Auflö-
sung von fünf Millimetern über den gesamten Federweg jeweils ±1 N in x-
und y-Richtung und jeweils ±1 Nm um die x-, y- und z-Achse aufgebracht.

Die Dämpfungsmatrix bildet die Dämpfungseigenschaften aller Lenkerla-
ger ab. Masse und Trägheitsmomente des Radträgers bilden auch die Mas-
sen und Trägheitsmomente der Lenker ab. Deshalb können diese Parame-
ter nicht direkt aus dem MKS-Modell abgeleitet werden, sondern müssen
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3.7 Validierung

durch dynamische Tests identifiziert werden. Dazu wurden die folgenden 6
Achsprüfungen definiert. Für jede Raumrichtung erfolgt eine harmonische
Anregung der Radmitte mit einer exponentiell steigenden Anregungsfre-
quenz von 0.5 auf 30 Hz. Dabei ist das Rad in vertikaler Raumrichtungen
über ein Feder-/Dämpferelement, welches stark vereinfacht den Reifen ab-
bildet, mit einem Stempel verbunden. Die Anregung in vertikaler Richtung
erfolgte durch die Verschiebung des Stempels mit einer konstanten Ge-
schwindigkeitsamplitude von v̂ = 100 mm/s. Die Anregung des Rads in X-
und Y-Richtung erfolgt durch Kräfte mit einer Amplitude von F̂ = 1000 N.
Um die X-, Y- und Z-Achse erfolgt die Anregung durch ein Moment mit
einer Amplitude von M̂ = 200 Nm. Die Ermittlung der Parameter erfolgte
mit Hilfe eines Optimierungsverfahrens, welches den Effektivwert der Dif-
ferenzen zwischen den Radträgerbeschleunigungen des MKS-Modells und
den Radträgerbeschleunigungen des Konzept-Modells minimiert. Für die
Dämpfungsmatrix wurde als Startwerte ein Tausendstel der Steifigkeits-
matrix verwendet. Für die Masse und Trägheit wurde als Startwert die
Bedatung aus dem MKS-Modell übernommen.

Durch die Optimierung konnte für die 6 dynamischen Testfälle an bei-
den Achsen eine sehr gute Übereinstimmung mit den Radträgerbeschleu-
nigung des MKS-Modells erreicht werden. Abbildung 3.3 zeigt exempla-
risch den Betrag der Übertragungsfunktionen zwischen Radträgerbeschleu-
nigung und Stempelgeschwindigkeit. Die Übertragungsfunktionen wurden
mit den Parametern aus Tabelle 5.1 berechnet.

Eine detaillierte Beschreibung der Methodik folgt in Unterabschnitte 5.2.2.
Die Verläufe zeigen, dass bei dieser Achse in dem angeregten Frequenz-
bereich drei Eigenmoden liegen (bei 11, 15 und 21 Hz), die das Modell
qualitativ richtig abbildet. Damit konnte schließlich nachgewiesen werden,
dass das vorgestellte Modell mit der entsprechenden Parametrierung in der
Lage ist die Schwingformen einer Mehrlenker-Achse abzubilden.

Für die Validierung auf Gesamtfahrzeug-Ebene stehen Daten von einem
Fahrzeug zur Verfügung, dessen Schwingungsverhalten entsprechend der
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Abbildung 3.3: Verifikation Achsmodellierung - Vergleich der Radträgerbeschleuni-
gungen bei einer dynamischen Achsprüfung mit den Ergebnissen ei-
nes MKS-Modells
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in Kapitel 4 beschriebenen Vorgehensweise messtechnisch erfasst wurde.
Das Fahrzeug war mit einem semiaktiven Dämpfungssystem ausgestattet,
wurde aber auch mit konstantem Dämpferventilstrom vermessen. Diese
Messung wurde für die Validierung verwendet.

Des Weiteren liegt für dieses Fahrzeug ein validiertes MKS-Modell vor.
Dadurch konnte ein Großteil der Parameter aus dem MKS-Modells über-
nommen werden. Die Parameter der Radaufhängung, werden entsprechend
des im vorherigen Abschnitt beschrieben Prozesses aus demselben MKS-
Modell identifiziert. Damit die Ergebnisse einfach verglichen werden kön-
nen, wurde für jeden Sensor, der entsprechend Tabelle 4.1 im realen Fahr-
zeug verbaut war, ein virtueller Sensor im Konzeptmodell angelegt, dessen
Beschleunigung sich nach Gleichung 3.39 aus der Führungsbewegung des
Körpers berechnet, an dem der Sensor verbaut ist.

Für die Validierung des Verhaltens auf regelloser Anregung wurden Fahr-
ten mit verschiedenen Geschwindigkeiten auf der Landstraße L1175 simu-
liert. Abbildung 3.4 zeigt den Vergleich zwischen Messung und Simulation
am Beispiel der Fahrt mit 50 km/h. Die Auswertung erfolgt mit den Para-
metern aus Tabelle 5.4. Eine detaillierte Beschreibung der Methodik folgt
in Unterabschnitte 5.2.3.

Dargestellt sind die spektralen Amplitudendichten der Beschleunigungs-
sensoren an der Fahrersitzschiene, dem Radträger vorne links und dem
linken Motorlager. Bei Subsystemen wie Motor und Fahrschemel zeigen
sich quantitativ teils signifikante Abweichungen zwischen Messung und Si-
mulation. Dennoch stimmen die Anzahl und die Frequenz der Überhöhun-
gen, welche durch die Eigenmoden, also die unterschiedlichen Schwingfor-
men entstehen, qualitativ überein. Aufgrund dieser Übereinstimmung ist
es zulässig das vorgestellte Modell für die Herleitung und Bewertung von
Kriterien zur objektiven Charakterisierung des Schwingungsverhaltens bei
regelloser Anregung zu verwenden.
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3 Fahrzeugmodell für Schwingungsuntersuchungen
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Abbildung 3.4: Validierung Fahrzeugmodell - Vergleich ausgewählter Beschleuni-
gungen auf einer schlechte Landstraße mit den Ergebnissen einer Mes-
sung
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3.7 Validierung

Für die Validierung des Verhaltens auf Einzelhindernissen wurde die Fahrt
über eine 30 Millimeter hohe positive Kante bei 30 km/h simuliert. Abbil-
dung 3.5 zeigt den Vergleich zwischen Messung und Simulation am Beispiel
der Überfahrt mit der Vorderachse. Auch für diesen Vergleich wurden ex-
emplarisch die Beschleunigungen an der Fahrersitzschiene, dem Rad vorne
links und dem Motorlager links dargestellt. Da es sich um eine gleichseitige
Anregung handelt, wird nur die Längsbeschleunigung und die Vertikalbe-
schleunigung betrachtet. An der Sitzschiene und am Rad kann das Modell
die Schwingung zufriedenstellend abbilden. Die Beschleunigung am Motor
zeigt eine Schwingung, die in den Simulationsergebnissen nicht vorhan-
den ist. Diese konnte anhand der zweiten Ordnung der Motordrehzahl
aber den motorerregten Schwingungen zugeordnet werden, welche in die-
sem Modell nicht berücksichtigt werden. Da die fahrbahninduzierten Sch-
wingungsphänomene durch das Modell abgebildet werden, kann es auch
für die Entwicklung von Kriterien zur objektiven Charakterisierung des
Schwingungsverhaltens auf Einzelhindernissen verwendet werden.

49



3 Fahrzeugmodell für Schwingungsuntersuchungen

−5

0

5

Si
tz

sc
hi

en
e

Fa
hr

er
[m

/s
2
]

Längs Vertikal

Messung
Simulation

−100

−50

0

50

100

R
ad

vo
rn

e
lin

ks
[m

/s
2
]

0 0.1 0.2 0.3

−5

0

5

Zeit [s]

M
ot

or
la

ge
r

lin
ks

[m
/s

2
]

0 0.1 0.2 0.3

Zeit [s]

Abbildung 3.5: Validierung Fahrzeugmodell - Vergleich ausgewählter Beschleuni-
gungen beim Überfahren einer positiven Kante mit den Ergebnissen
einer Messung
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4 Erfassung des
Schwingungsverhaltens

Die reproduzierbare Erfassung vergleichbarer physikalischer Größen in
Form von zeitdiskreten Signalen ist eine wesentliche Voraussetzung für
eine objektive Charakterisierung des Schwingungsverhaltens. Dieses Kapi-
tel erläutert, was bei der messtechnischen Erfassung berücksichtigt werden
muss, welche physikalischen Größen sich für die Charakterisierung eignen
und mit welchen Prüfverfahren Reproduzierbarkeit gewährleistet werden
kann.

4.1 Verwendete Messtechnik

Um im Versuch komfortrelevante Schwingungsphänomene im Frequenz-
bereich bis 30 Hertz erfassen und analysieren zu können, wird ein Mini-
malumfang an Messpositionen definiert, an denen die Beschleunigungen
erfasst werden müssen (siehe Abbildung 4.1 und Tabelle 4.1). Dazu wurde
die von Iliev [Ili11] vorgeschlagene Konfiguration leicht verändert. Anstel-
le von 4 Messstellen an der Fahrersitzschiene, wird die Beschleunigung
an der Fahrer- und Beifahrersitzschiene außen erfasst. An den Lagerpo-
sitionen des Fahrschemels werden vier Messstellen hinzugefügt [1]. Auf
eine Messstelle zwischen Sitz und Fahrer wird bewusst verzichtet, da das
Übertragungsverhalten zwischen Fahrersitzschiene und Fahrer nicht vom
Fahrwerk beeinflusst wird.
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4 Erfassung des Schwingungsverhaltens

Abbildung 4.1: Positionen Beschleunigungsaufnehmer [1]

Zur Erfassung der Beschleunigungen kommen kapazitive Sensoren der Fir-
ma Kistler [Kis] zum Einsatz. Ein wichtiges Kriterium bei der Auswahl
der Beschleunigungssensoren ist die Fähigkeit statische Beschleunigungen
zu messen. Dies ist für die Methode zur Identifikation der Einbauorientie-
rung erforderlich, die im folgenden Abschnitt vorgestellt wird. Aufgrund
der unterschiedlich großen Beschleunigungen an den verschiedenen Mess-
stellen kommen insgesamt zwei verschiedene Typen zum Einsatz. Der Typ
„8396A010“ mit einem Messbereich von ±10g und der Typ „8396A050“
mit einem Messbereich ±50g. Die Zuordnung zu den Messpositionen ist
der Übersicht in Tabelle 4.1 zu entnehmen. Die Signale werden mit einer
Abtastrate von fs = 2000 Hz abgetastet. Als Anti-Aliasing Filter kommt
ein Butterworth Filter zweiter Ordnung mit einer Eckfrequenz von 500 Hz
zum Einsatz.

4.2 Sensorkalibrierung im Fahrzeug

Für eine präzise messtechnische Erfassung der Fahrzeugschwingungen
spielt die Orientierung der Beschleunigungssensoren eine wichtige Rolle.
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4.2 Sensorkalibrierung im Fahrzeug

Tabelle 4.1: Übersicht der Messstellen zur Erfassung des Schwingungsverhaltens bei
einem Fahrzeug mit Verbrennungsmotor und Fahrschemel

ID Messposition Signalname Sensor

A1 Aufbau - Dom VL aAvl

±10g

A2 Aufbau - Dom VR aAvr

A3 Aufbau - Dom HL aAhl

A4 Aufbau - Dom HR aAhr

A5 Aufbau - Fahrer Sitzschiene aAml

A6 Aufbau - Beifahrer Sitzschiene aAmr

R1 Radträger VL - nahe Radmitte aRvl

±50g
R2 Radträger VR - nahe Radmitte aRvr

R3 Radträger HL - nahe Radmitte aRhl

R4 Radträger HR - nahe Radmitte aRhr

M1 Aggregat - Motorlager L aMl

±10gM2 Aggregat - Motorlager R aMr

M3 Aggregat - Getriebelager aMh

F1 Fahrschemel - Lager VL aFvl

±50g
F2 Fahrschemel - Lager VR aFvr

F3 Fahrschemel - Lager HL aFhl

F4 Fahrschemel - Lager HR aFhr

H1 Prüfstand - Stempel VL aHvl

±50g
H2 Prüfstand - Stempel VR aHvr

H3 Prüfstand - Stempel HL aHhl

H4 Prüfstand - Stempel HR aHhr
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4 Erfassung des Schwingungsverhaltens

Idealerweise werden die Beschleunigungen an allen Messpunkten in einem
einheitlichen fahrzeugfesten Koordinatensystem gemessen. Da Fahrzeu-
ge primär in vertikaler Richtung schwingen, führen bereits kleine Fehler
bei der Orientierung der Sensoren zu überhöhten Pegeln in X- oder Y-
Richtung. Eine einheitliche Orientierung der Sensoren beim Einbau ist
jedoch nur mit unverhältnismäßig hohem Aufwand möglich. Deshalb wur-
de eine Methode entwickelt, mit der eine beliebige Einbauorientierung
möglich ist. Die Transformation in ein einheitliches Koordinatensystem
erfolgt bei der Auswertung der Messdaten.

Grundlage des Verfahrens ist die messtechnische Erfassung des Gravitati-
onsvektors. Jeder Sensor erfasst diesen Vektor in seinem sensoreigenen Ko-
ordinatensystem. Nach einer Transformation in ein einheitliches fahrzeug-
festes Koordinatensystem müssen jedoch alle Sensoren dieselben Werte
messen. Auf einer horizontierten Fläche muss die im fahrzeugfesten Koor-
dinatensystem gemessene Längs- und Querbeschleunigung gleich Null und
die Vertikalbeschleunigung gleich 1g sein. Bei einer Rotation des Fahrzeugs
um die y-Achse bleibt die gemessene Querbeschleunigung gleich Null. Das
gleich gilt für die gemessen Längsbeschleunigung bei einer Rotation des
Fahrzeugs um die x-Achse. Misst man die Gravitationsvektoren aller Sen-
soren des aufgerüsteten Fahrzeugs in der Ebene, auf positiver und negati-
ve Steigung, sowie mit positiver und negativer Querneigung können durch
Optimierung die Transformationsmatrizen vom Sensor- ins Fahrzeugkoor-
dinatensystem ermittelt werden.

Die Sensoren werden bei 22 °C kalibriert und erreichen im Fahrzeug je
nach Einbauposition eine Temperatur von bis zu 120 °C. Laut Datenblatt
[Kis] haben die statischen Offsets der verwendeten Sensoren eine maximale
Temperaturabhängigkeit von 20 mg/°C. Deshalb können die temperatur-
abhängigen Offsets nicht vernachlässigt werden und müssen bei der Ermitt-
lung der Transformationsmatrizen berücksichtigt werden. Die gemessenen
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4.2 Sensorkalibrierung im Fahrzeug

Beschleunigungen Sa = [ax ay az]
T setzen sich folglich aus dem Gravita-

tionsvektor im Sensorkoordinatensystem Sg = [gx gy gz]
T und dem Off-

setvektor o = [ox oy oz]
T zusammen. Es gilt

Sa = Sg + o (4.1)

Unbekannt sind also die Komponenten des Offsetvektors o, die drei elemen-
taren Drehungen r = [r1 r2 r3]

T , welche die Orientierung des Sensors re-
lativ zum Fahrzeugkoordinatensystem beschreiben, sowie der sich bei den
Messungen einstellende Wankwinkel φ und Nickwinkel θ des Fahrzeugs.
Fasst man die fünf Beschleunigungsvektoren zu einer Matrix

GS =
[
aEben a+θ a−θ a+φ a−φ

]
(4.2)

zusammen, erweitert den Offsetvektor entsprechend zu einer Matrix

GO = o · [1 1 1 1 1] (4.3)

und berechnet in Abhängigkeit von Wankwinkel φ und Nickwinkel θ die
zugehörige Matrix der Gravitationsvektoren im Fahrzeugkoordinatensys-
tem

GV (φ, θ) =




0 −sinθ sinθ 0 0

0 0 0 sinφ −sinφ
1 cosθ cosθ cosϕ cosϕ


 (4.4)

lässt sich das Optimierungsproblem wie folgt definieren.

min ∥ (GS −GO) − STV (r) ·GV (φ, θ)∥ (4.5)

Wenn die Rotationsachsen der dritten und ersten Elementardrehung iden-
tisch sind, lassen sich die einzelnen Winkel nicht mehr eindeutig aus den
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4 Erfassung des Schwingungsverhaltens
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4.3 Berechnung modaler Beschleunigungen

Einheitsvektoren bestimmen. Je nach Einbauorientierung der Sensoren
eignen sich für die Berechnung der Transformationsmatrizen daher unter-
schiedliche Drehreihenfolgen. Ist in der Ebene die Y- oder Z-Komponente
des Gravitationsvektors im Sensorkoordinatensystem betragsmäßig am
größten, eignen sich die Kardanwinkel mit der Drehreihenfolge z-y’-x”. Ist
die X-Komponente betragsmäßig am größten, sind die Eulerwinkel mit der
Drehreihenfolge z-x’-z” geeignet.

Wurden alle Transformationsmatrizen und Offsets berechnet, können die
gemessenen Beschleunigungen Sa korrigiert und in ein einheitliches fahr-
zeugfestes Koordinatensystem transformiert werden.

V a = STV (r)
(
Sa− o

)
(4.6)

Abbildung 4.2 zeigt die Beschleunigungen der einzelnen Sensoren bei den
Kalibrierungsmessungen nachdem die Offsets abgezogen und die Signale
ins fahrzeugfeste Koordinatensystem transformiert wurden. Mit dem Ver-
fahren und der daraus resultierenden Übersicht lässt sich die vollständige
Funktionsfähigkeit des Messsystems absichern.

4.3 Berechnung modaler Beschleunigungen

Beschreibt man die Schwingung des Fahrzeugaufbaus und der Subsysteme
mit Hilfe definierter Bewegungsformen, lässt sich die Information, die in
den 51 Beschleunigungssignalen des Standard-Messaufbaus enthalten ist,
stark komprimieren. Der in dieser Arbeit verfolgte Ansatz orientiert sich
im Vergleich zu den globalen Bewegungsformen von Periard [PK02] und
Kosefelder [KP02] stärker an den Größen der Starrkörpertheorie. Die
Beschleunigung aSi , die ein Sensor Si auf einem Starrkörper K misst, ist
abhängig von der translatorischen Beschleunigung aK , der rotatorischen
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4 Erfassung des Schwingungsverhaltens

Beschleunigung αK , der Winkelgeschwindigkeit ωK und von der Position
der Sensors rSi

.

aSi
= aK +αK × rSi

+ ωK × (ωK × rSi
) (4.7)

Der von den Winkelgeschwindigkeiten abhängige Anteil ist sehr gering und
kann vernachlässigt werden. Die Position der Sensoren wird in einem Koor-
dinatensystem beschrieben, welches seinen Ursprung in der Fahrzeugmitte
(Y = 0) und an der X- und Z-Koordinate des H-Punkts hat. Dieser be-
schreibt die theoretische Position des Hüftgelenks [SAE09] und eignet sich
daher als Bezugspunkt für die vom Insassen wahrgenommene Beschleuni-
gung.

Aufgrund der Torsionselastizität kann der Fahrzeugaufbau im Frequenzbe-
reich bis 30 Hertz sicherlich nicht als starr betrachtet werden. Um dies zu
berücksichtigen wird angenommen, dass die Z-Beschleunigung aSi,z einen
zusätzlichen zur Torsionsbeschleunigung τK proportionalen Anteil enthält.
Fasst man die zu berechnenden Zusatzsignale zu einem Vektor modaler Be-
schleunigungen

aK =
[
aK,x aK,y aK,z αK,x αK,y αK,z τK

]
(4.8)

zusammen, ergibt sich für die drei Raumrichtungen eines Sensors in Ma-
trixnotation der folgende Zusammenhang.




aSi,x

aSi,y

aSi,z




︸ ︷︷ ︸
aSi

=




1 0 0 0 rSi,z −rSi,y 0

0 1 0 −rSi,z 0 rSi,x 0

0 0 1 rSi,y −rSi,x 0 rSi,x · rSi,y




︸ ︷︷ ︸
HSi

aK (4.9)
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4.3 Berechnung modaler Beschleunigungen

Schließlich können alle Signale von Sensoren, die am selben Körper befes-
tigt sind, zu einem Gleichungssystem in Matrixnotation zusammengefasst
werden. 



aS1

...

aSn




︸ ︷︷ ︸
aS

=




HS1

...

HSn




︸ ︷︷ ︸
HS

aK (4.10)

Gesucht wird also der Vektor modaler Beschleunigungen aK , welcher den
Fehler zwischen gemessenen Werten aS und der sich aus der Modellvor-
stellung ergebenden Werten aM = HS aK minimiert. Um sicherzustellen,
dass die Signale auch im Frequenzbereich bis 30 Hertz mit der am Fahrer-
sitz wahrgenommen Beschleunigung übereinstimmen, werden die Signale
der naheliegenden Sensoren an den Sitzschienen über eine diagonal be-
setzte Gewichtungsmatrix WS stärker gewichtet. Wird als Gütemaß für
die Abweichung das Fehlerquadrat verwendet, führt dies zu dem Minimie-
rungsproblem

min
aK

∥ WS (aS −HS aK) ∥2, (4.11)

welches sich über die Normalen Gleichungen (vgl. [SK11]) lösen lässt. Für
den modalen Beschleunigungsvektor folgt

aK =
(
HT

S WS
2 HS

)−1
HS

T WS
2

aS (4.12)

Auswertungen mit verschiedenen Gewichtungsfaktoren haben gezeigt, dass
sich eine 10-fache Gewichtung der Sitzschienenbeschleunigung günstig auf
die im Folgenden vorgestellten Abweichungen auswirkt. Dieser Wert wurde
deshalb als Standard definiert. Anhand des modalen Fehlers aF = aS−aM
kann bewertet werden, inwieweit das Schwingungsverhalten mit Hilfe der
modalen Beschleunigungen aK bewertet werden kann. Dazu werden die
gemessenen Beschleunigungen aS , die rückgerechneten Beschleunigungen
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4 Erfassung des Schwingungsverhaltens
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Abbildung 4.3: Abweichung zwischen der gemessenen und der modal berechneten Be-
schleunigung am Beispiel der Vertikalbeschleunigung am Federbein-
dom vorne rechts

aM und die Differenz der beiden Beschleunigungen aF in den Frequenzbe-
reich transformiert.

Abbildung 4.3 zeigt das Ergebnis am Beispiel der Vertikalbeschleunigung
des Federbeindoms vorne rechts. Im Bereich der Aufbaueigenfrequenz ist
die Abweichung zwischen dem gemessenen und dem aus den Moden be-
rechneten Signal äußerst gering. Mit zunehmender Frequenz steigt die Am-
plitude der Abweichung erwartungsgemäß an. Da bei der Abweichung auch
die Phasenlage des gemessenen und und des berechneten Signals berück-
sichtigt wird, ist die Amplitude des Spektrums der Abweichung größer als
die Differenz der Spektren des gemessenen und berechneten Signals.

Um die Abweichung besser quantifizieren zu können, wird die Abweichung
in Relation zum gemessenen Signal gesetzt und daraus die relative Ab-
weichung berechnet. Abbildung 4.4 zeigt die relativen Fehler der Vertikal-
beschleunigung der 6 aufbaufesten Sensoren. Bis zu einer Frequenz von
10 Hz ist der relative Fehler aller Signale kleiner als 9 %. Deshalb wird es
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4.3 Berechnung modaler Beschleunigungen

0 5 10 15 20 25 30
0

20

40

60

80

100

Frequenz [Hz]

R
el

at
iv

e
m

od
al

e
A

bw
ei

ch
un

g
[%

]

az Dom VL
az Dom VR
az Dom HL
az Dom HR
az Sitz Fahrer HL
az Sitz Beifahrer HR

Abbildung 4.4: Relative modale Abweichung der Vertikalbeschleunigungen am Fahr-
zeugaufbau

als zulässig erachtet, Schwingungsphänomene in diesem Frequenzbereich
über die modalen Beschleunigungen zu quantifizieren.

Durch die 10-fache Gewichtung ist die relative Abweichung für die Signale
der Sensoren an den Sitzschienen bis zu einer Frequenz von 30 Hz kleiner
als 2 %. Die translatorischen Komponenten des modalen Beschleunigungs-
vektors sind deshalb auch geeignet um Schwingungsphänomene bis 30 Hz
zu beschreiben.

Schwingungsphänomene bei der Überfahrt von kurzwelligen Einzelhinder-
nissen lassen sich am besten durch eine Auswertung der Signale im Zeit-
bereich charakterisieren. Abbildung 4.5 zeigt exemplarisch den Verlauf der
gemessenen und berechneten Vertikalbeschleunigung an der Fahrersitz-
schiene, sowie deren Abweichung bei der Überfahrt einer positiven Kante
mit der Vorderachse. Wie an diesem Beispiel zu sehen ist, sind die Abwei-
chungen zwischen der gemessenen und der berechneten Beschleunigung an
den Sitzschienen auch im Zeitbereich äußerst gering. Die Norm des Fehlers
aF [n] beträgt nur 1,1 % der Norm des gemessenen Signals aS . Anstelle der
Beschleunigungen an den Sitzschienen kann die modale Beschleunigung
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4 Erfassung des Schwingungsverhaltens
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Abbildung 4.5: Vergleich zwischen gemessener und berechneter Vertikalbeschleuni-
gung an der Fahrersitzschiene bei der Überfahrt einer Kante

folglich auch für die Bewertung von Schwingungsphänomenen im Zeitbe-
reich verwendet werden.

4.4 Prüfprogramm

Für die Charakterisierung des Schwingungsverhaltens ist eine geeignete
Anregung erforderlich. Im Rahmen dieser Arbeit stand ein Gesamtfahr-
zeugprüfstand und verschiedene Strecken auf einem Prüfgelände zur Ver-
fügung. Im Folgenden werden Anforderungen an die Anregung beschrieben
und geeignete Prüfprogramme vorgestellt.
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4.4 Prüfprogramm

4.4.1 Gesamtfahrzeugprüfstand

Aufgrund der Reproduzierbarkeit und der Unabhängigkeit von Umwelt-
einflüssen sind Prüfstände hilfreiche Werkzeuge zur objektiven Charakte-
risierung von Systemen. Für die Untersuchungen dieser Arbeit stand ei-
ne Vierstempel-Hydropulsanlage zur Verfügung. Sie zeichnet sich dadurch
aus, dass jedes Rad auf dem Teller eines in vertikaler Richtung hydrau-
lisch ansteuerbaren Stempels steht. Aufgrund einer Überhöhung an den
Tellerrändern, ist ein eingelegter Gang ausreichend um ein Wegrollen des
Fahrzeugs zu verhindern. Um horizontale Verspannungen zu reduzieren,
wird die Bremse für die Durchführung der Versuche gelöst.

Innerhalb der Grenzen durch die Aktordynamik lässt sich mit dem Prüf-
stand ein beliebiger Verlauf der Fahrbahnunebenheit simulieren. Das Fahr-
zeug wird dabei über den Reifen in vertikaler Richtung angeregt. Wäh-
rend reale Fahrbahnunebenheiten zuerst die Vorderachse und mit einem
der Fahrgeschwindigkeit entsprechenden Zeitverzug die Hinterachse anre-
gen, kann das Übertragungsverhalten des Fahrzeugs auf dem Prüfstand
mit Hilfe synthetischer Anregungen ermittelt werden. Ein Fahrzeug auf
der Vierstempel-Anlage stellt ein System mit vier Eingängen dar. Eine
in der Systemtheorie übliche Methode zur Charakterisierung des Über-
tragungsverhaltens ist die Erfassung der Systemreaktion im Verhältnis zur
Anregung an jeweils einem Eingang. Durch die gleichzeitige Ansteuerung
der vier Stempel lassen sich außerdem die Schwingformen des Aufbaus
anregen, die sich den Bewegungsrichtungen Huben, Nicken und Wanken
zuordnen lassen. Zusätzlich wird die Fahrzeugreaktion auf eine torsionale
Anregung ermittelt. Die Anregungsfunktion h(t) ist dabei für alle Anre-
gungsarten identisch. Der Anregungsvektor h mit den Signalen der vier
Stempel

h = [ hvl hvr hhl hhr ]
T (4.13)

ergibt sich je nach Anregungsart durch Multiplikation mit -1, 0 oder +1.
Tabelle 4.2 zeigt eine Übersicht der verwendeten Anregungsarten.
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4 Erfassung des Schwingungsverhaltens

Tabelle 4.2: Anregungsarten Vierstempel-Hydropulsanlage

Anregungsart Anregungsvektor

Vorne Links h = [ 1 0 0 0 ]T · h(t)
Vorne Rechts h = [ 0 1 0 0 ]T · h(t)
Hinten Links h = [ 0 0 1 0 ]T · h(t)
Hinten Rechts h = [ 0 0 0 1 ]T · h(t)
Heben h = [ 1 1 1 1 ]T · h(t)
Nicken h = [ -1 -1 1 1 ]T · h(t)
Wanken h = [ 1 -1 1 -1 ]T · h(t)
Torsion h = [ 1 -1 -1 1 ]T · h(t)

Experimentell lässt sich das Übertragungsverhalten eines Systems unter
anderem durch harmonische Anregung mit verschiedenen Frequenzen er-
mitteln. Im eingeschwungenen Zustand lassen sich sowohl das Amplituden-
verhältnis als auch die Phasenverschiebung zwischen Ein- und Ausgangssi-
gnal direkt im Zeitbereich analysieren. Um diesen stationären Zustand zu
erreichen, muss die Anregung über eine ausreichend lange Dauer erfolgen.
Eine exponentielle Steigerung der Anregungsfrequenz stellt eine besonders
effiziente Methode dar, um dies für alle Frequenzen in einem bestimmten
Frequenzbereich sicherzustellen [Rös12]. Für die Bewertung des Schwing-
ungsverhaltens auf dem Prüfstand soll der Frequenzbereich von 0,5 bis 30
Hertz angeregt werden. Die erforderliche Dauer der Anregung für die Ver-
suche dieser Arbeit wurde mit Hilfe eines linearen Zwei-Massen-Schwingers
ermittelt. Dabei wurde die Anregungsdauer so lange gewählt, dass die
Schwingungsamplitude mit der analytisch berechneten Übertragungsfunk-
tion übereinstimmt. Für den gewünschten Frequenzbereich wurde dabei
eine Dauer von 70 Sekunden festgelegt. Angrick kommt in seiner Disser-
tation [Ang18], die nach der Durchführung der Versuche für diese Arbeit
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4.4 Prüfprogramm

veröffentlicht wurde, auf eine ähnliche Anregungsdauer, indem er das Er-
gebnis einer exponentiellen Frequenzsteigerungen der Form

f(t) = f0e
t
p (4.14)

für unterschiedliche Konstanten p mit dem Ergebnis einer stationären An-
regung bei verschiedenen diskreten Frequenzstützstellen vergleicht. Für
p = 5 ist die mittlere Abweichung dabei geringer als 6 Prozent. Für ei-
ne sehr gute Übereinstimmung wird p > 20 vorgeschlagen. Dies entspricht
einer Dauer von 81.89 Sekunden für den gewünschten Frequenzbereich von
0,5 bis 30 Hz.

Da die Reifen nur Druckkräfte übertragen können, die Federwege begrenzt
und die Dämpfungseigenschaften stark nichtlinear sind, spielt die Anre-
gungsintensität für die objektive Charakterisierung des Schwingungsver-
haltens eine entscheidende Rolle. Die Anregungsamplitude auf dem Prüf-
stand muss daher mit der Anregung im realen Fahrbetrieb korrelieren.

Im Allgemeinen zeigen Straßen keine Regelmäßigkeit zwischen dem zurück-
gelegtem Weg x und der Fahrbahnhöhe h(x). Bei Betrachtung eines unend-
lich langen Streckenabschnitts X könnte eine regellose Fahrbahnuneben-
heit über die von der Wegkreisfrequenz Ω abhängigen Spektrale Dichte

Φh (Ω) = lim
X→∞

4π

X

[
ĥ (Ω)

]2
(4.15)

charakterisiert werden [Mit14]. Für die Auswertung realer Messungen be-
deutet dies, dass der Zusammenhang nur für sehr lange Streckenabschnitte
gilt.
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4 Erfassung des Schwingungsverhaltens

Umfangreiche Vermessungen realer Fahrbahnen haben gezeigt, dass die
Spektrale Dichte mit steigender Wegkreisfrequenz abnimmt. Der Zusam-
menhang zwischen Spektraler Dichte und Wegkreisfrequenz lässt sich nä-
herungsweise durch die Gleichung

Φh (Ω) = Φh (Ω0)

[
Ω

Ω0

]−w

(4.16)

beschreiben [Bra69]. Φh (Ω0) entspricht dem Unebenheitsmaß bei der Be-
zugsfrequenz Ω0. Die sogenannte Welligkeit w beschreibt, wie stark die
Spektrale Dichte mit der Frequenz abnimmt. Sie beträgt im Mittel 2.
Gleichsetzen von (4.15) und (4.16) liefert für w=2 einen reziproken Zu-
sammenhang zwischen Amplitudenspektrum ĥ (Ω) und Wegkreisfrequenz
Ω.

ĥ (Ω) =

√
X

4π
Φh (Ω0)

Ω0

Ω
(4.17)

Der Zusammenhang zwischen der Zeitkreisfrequenz ω und der Wegkreis-
frequenz Ω ist durch die Fahrzeuggeschwindigkeit vFzg gegeben.

ω = Ω vFzg (4.18)

Eingesetzt in Gleichung (4.17), folgt daraus das von der Zeitkreisfrequenz
abhängige Amplitudenspektrum der Anregungshöhe.

ĥ (ω) =

√
X

4π
Φh (Ω0)

Ω0

ω
vFzg (4.19)

Die Wegamplitude ĥ nimmt also reziprok mit der Anregungsfrequenz ab.
Damit ist die mittlere Geschwindigkeitsamplitude ˆ̇

h = ω ĥ einer regellosen
Fahrbahnanregung konstant. Die Anregungsintensität nimmt mit steigen-
dem Unebenheitsmaß und steigender Fahrgeschwindigkeit gleichermaßen
zu.
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4.4 Prüfprogramm

Die Anregung des Fahrzeugs auf der Straße kann auf dem Prüfstand folg-
lich am besten über eine Anregung mit konstanter Amplitude der Stempel-
geschwindigkeit abgebildet werden. Für die Anregung auf dem Prüfstand
wird deshalb die folgende Anregungsfunktion definiert.

h(t) =
ˆ̇
h

∫
sin
(
2π f0 p

(
e

t
p − 1

))
dt (4.20)

Entsprechend der gewünschte Frequenzsteigerung ist

p =
t1

ln
(

f1
f0

) =
70

ln
(
30
0.5

) = 17.1. (4.21)

Da die Anregungsfunktion h(t) für t → ∞ nicht gegen Null konvergiert,
wäre eine Anregung um eine horizontale Ebene nicht für alle Anregungsar-
ten sichergestellt. Durch eine vorgelagerte halbe Kosinus-Schwingung, die
Stetigkeit im Weg-, Geschwindigkeits- und Beschleunigungsverlauf sicher-
stellt, wird diese Abweichung kompensiert.

Da die Anregungsintensität im realen Fahrbetrieb vom Unebenheitsmaß
und der Fahrgeschwindigkeit abhängt, soll das Übertragungsverhalten des
Fahrzeugs auf dem Prüfstand ebenso bei verschiedenen Anregungsampli-
tuden identifiziert werden. Als maximale Amplitude wird ˆ̇

h = 100mm/s

definiert. Für die Bewertung der Amplitudenabhängigkeit wird außerdem
mit 25, 50 und 75 Prozent der maximalen Amplitude angeregt. Abbildung
4.6 zeigt den resultierenden Stempelweg am Beispiel der maximalen Am-
plitude von 100mm/s, sowie den Verlauf der Anregungsfrequenz.

Durch die kontinuierliche Frequenzsteigerung kann das Übertragungsver-
halten bei jeder beliebigen Anregungsfrequenz im angeregten Frequenz-
bereich ausgewertet werden. Gleichzeitig wird durch die exponentielle
Frequenzsteigerung sichergestellt, dass bei allen Frequenzen die gleichen
Randbedingungen für einen eingeschwungenen Zustand gegeben sind.
Trotzdem lassen sich mit dieser Anregung alle acht Anregungsarten mit
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Abbildung 4.6: Anregungssignal Gesamtfahrzeugprüfstand - Stempelweg bei der ma-
ximalen Amplitude von 100 mm/s und Anregungsfrequenz

jeweils vier Amplituden in weniger als 35 Minuten abprüfen. Aufgrund be-
grenzt verfügbarer Prüfstandskapazitäten, spielt dies eine entscheidende
Rolle.

4.4.2 Prüfgelände

Bei Messungen im Fahrzeug kann prinzipiell zwischen Einzelhindernissen
und stochastischer Anregung unterschieden werden. Zu den Einzelhinder-
nissen gehören z.B. Kanten, Kanaldeckel und Querfugen. Als stochastische
Anregung eignen sich Fahrbahnen mit möglichst gleichmäßig abnehmen-
der Anregungsamplitude über der Wegkreisfrequenz. Fahrbahnen, die eine
oder mehrere dominante Wellenlänge aufweisen, sind ungeeignet, da die-
se abhängig von der Fahrgeschwindigkeit nur eine bzw. mehrere diskrete
Frequenzen anregen.
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Tabelle 4.3: Übersicht von Kennwerten für die objektive Bewertung des Schwingungs-
verhaltens auf dem Gesamtfahrzeugprüfstand

Lauf Kanaldeckel u. BAB Kanten

1 30 km/h 30 km/h
2 30 km/h 30 km/h
3 40 km/h 20 km/h
4 50 km/h 20 km/h

Geeignete Fahrbahnabschnitte sind auf verschiedensten öffentlichen Stra-
ßen zu finden. Um die Vergleichbarkeit der Messergebnisse auch über län-
gere Zeit hinweg sicherstellen zu können, sind spezielle Strecken auf Prüf-
geländen für die objektive Bewertung der Schwingungseigenschaften im
Fahrbetrieb unerlässlich.

Die Versuche dieser Arbeit wurden hauptsächlich auf dem Prüfgelände der
Porsche AG in Weissach durchgeführt. Dort sind das Replikat der Land-
straße L1175, zwei Rauasphaltstrecken sowie zwei Zustandstrecken mit
synthetischen Anregungen und Einzelhindernissen vorhanden. Alle Fahr-
spuren haben eine Länge von ca. 870 Metern.

Für die Beurteilung des Schwingungsverhaltens auf Einzelhindernissen
sind mehrere Abschnitte, der sogenannten Zustandsstrecke A, des Prüf-
geländes in Weissach geeignet. Auf den ersten 100 Metern befinden sich
wechselseitig 4 verschiedene Kanaldeckel. Anschließend folgt ein Abschnitt
einer Betonplatten-Autobahn. Die 52 Platten mit einer Länge von 7 Me-
tern weisen an den Fugen einen in Fahrtrichtung negativen Versatz von 18
Millimetern auf. Am Ende der Strecke befinden sich außerdem 3 negative
und 3 positive Kanten mit einer Kantenhöhe von 30 Millimetern und ei-
nem Abstand von 15 Metern. Als Prüfvorschrift wurde definiert, dass die
Strecke 4 mal befahren wird. Die jeweiligen Fahrgeschwindigkeiten für die
verschiedenen Abschnitte sind in Tabelle 4.3 aufgeführt.
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Abbildung 4.7: Spektrale Leistungsdichte der Fahrbahnunebenheiten des Replikats
der Landstraße L1175 auf dem Prüfgelände in Weissach

Sowohl auf den Rauasphaltstrecken als auch dem Replikat der schlechten
Landstraße wird das Fahrzeug regellos angeregt. Die Rauasphaltstrecken
zeichnen sich allerdings durch kleine kurzwellige Unebenheiten und eine
poröse Oberflächenstruktur aus. Mangels kaum vorhandener langwelliger
Unebenheiten, sind sie für eine breitbandige Anregung des Fahrzeugs folg-
lich schlecht geeignet. Das Replikat der Landstraße hingegen weist eine
breitbandige Anregung mit einer über der Wegkreisfrequenz relativ gleich-
mäßig abnehmenden Amplitude auf. Die Spektrale Leistungsdichte der
linken und rechten Fahrspur ist in Bild 4.7 dargestellt. Aus den Spek-
tren ergibt sich nach Gleichung 4.16 ein Unebenheitsmaß Φh(Ω0 = 1) von
26,5 cm3 für die linke Spur und 23,0 cm3 für die rechte Spur. Die Wellig-
keit beträgt w=2,45 für die linke Spur und w=2.52 für die rechte Spur. Die
Fahrbahn gehört nach ISO 8608:2016 [ISO16] noch zu der mittleren Klasse
C. Damit sind die Anforderungen für die objektive Charakterisierung des
Schwingungsverhaltens durch stochastische Anregung erfüllt.

Bei Fahrzeugen mit ähnlicher Spurweite an Vorder- und Hinterachse un-
terscheidet sich die Anregung an beiden Achsen nur durch einen zeitlichen
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4.4 Prüfprogramm

Verzug. Dieser Umstand spielt bei der Definition des Prüfprogramms und
der Auswertung der Messdaten eine besondere Rolle. Wie in Abschnitt
4.4.1 beschrieben, kann die linke und rechte Fahrspur einer Fahrbahn über
die Fahrbahnhöhe hl(x) und hr(x) in Abhängigkeit des zurückgelegten
Wegs x beschrieben werden. Die Transformation in eine gleichphasigen
Anregung hgl(x) und eine gegenphasige Anregung hge(x) erleichtert die
folgenden Betrachtungen.

(
hgl(x)

hge(x)

)
=

1

2

[
1 1

1 −1

]
·
(
hl(x)

hr(x)

)
(4.22)

Durch die Verschiebung der Anregungen der Vorderachse hv,gl/ge um
den Radstand l ergeben sich die Anregungen an der Hinterachse hh,gl/ge
[Mit14].

hh,gl/ge(x) = hv,gl/ge(x− l) (4.23)

Damit lassen sich entsprechend der Anregungsarten in Tabelle 4.2, die
Hubanregung hHuben(x) und die Nickanregung hNicken(x)

(
hHuben(x)

hNicken(x)

)
=

1

2

[
1 1

−1 1

]
·
(

hgl(x)

hgl(x− l)

)
(4.24)

sowie die Wankanregung hWanken(x) und die Torsionsanregung hTorsion(x)

(
hWanken(x)

hTorsion(x)

)
=

1

2

[
1 1

−1 1

]
·
(

hge(x)

hge(x− l)

)
(4.25)

berechnen. Der Vergleich von Gleichung (4.24) und (4.25) macht bereits
deutlich, dass Hub- und Nickanregung sowie Wank- und Torsionsanregung
über den Radstand gekoppelt sind. Beide Paarungen zeigen den selben vom
Radstand abhängigen Effekt, der sich am Beispiel einer Fahrbahn mit einer
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diskreten Wellenlänge L veranschaulichen lässt. Bei gleichphasiger Anre-
gung lässt sich diese beispielsweise durch folgende Gleichung beschreiben.

hgl(x) = ĥ sin

(
2π

L
x

)
(4.26)

Durch einsetzten vom Gleichung (4.26) in Gleichung (4.24) kann das Am-
plitudenverhältnis zwischen Hubanregung bzw. Nickanregung und der Un-
ebenheitshöhe ermittelt werden. Aufgrund der Analogie liefert der Ansatz
für eine gegenphasige Anregung eingesetzt in Gleichung (4.25) das gleiche
Ergebnis. Die daraus resultierenden Amplitudenverhältnisse für die Hub-
und Wankanregung

ĥHuben

ĥgl
=
ĥWanken

ĥge
=

1

2

√(
1 + cos

(
2π

l

L

))2

+ sin

(
2π

l

L

)2

(4.27)

sowie für die Nick- und Torsionsanregung

ĥNicken

ĥgl
=
ĥTorsion

ĥge
=

1

2

√(
cos

(
2π

l

L

)
− 1

)2

+ sin

(
2π

l

L

)2

. (4.28)

sind in Abbildung 4.8 dargestellt. Sie weisen den typischen Verlauf eines
Kammfilters auf [Sch13]. Der Zusammenhang zwischen Anregungsfrequenz
f und Wellenlänge L ist analog zu Gleichung (4.18) über die Fahrgeschwin-
digkeit vFzg gegeben.

f = vFzg/L (4.29)

Trotz breitbandiger Fahrbahnanregung, erfährt ein Fahrzeug bei Frequen-
zen, die dem ganzzahligen Vielfachen n des Verhältnis aus Fahrgeschwin-
digkeit und Radstand entsprechen, ausschließlich eine Hub- und Wank-
anregung. Bei Frequenzen die dem (n + 0.5)-fachen des Verhältnisses aus
Fahrgeschwindigkeit und Radstand entsprechen, kommt es ausschließlich
zu einer Nick- und Torsionsanregung. Um das Schwingungsverhalten des
Fahrzeugs charakterisieren zu können, müssen alle Schwingformen bei al-
len Frequenzen im relevanten Frequenzbereich angeregt werden. Dies kann
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Abbildung 4.8: Relative Amplitude der Hub-, Wank-, Nick- und Torsionsanregung in
Relation zur Unebenheitshöhe einer Fahrbahn mit diskreter Wellen-
länge

sichergestellt werden, indem die Messung auf einer Fahrbahn mit verschie-
denen Fahrgeschwindigkeiten durchgeführt wird. Die Fahrgeschwindigkei-
ten sind dabei so zu wählen, dass alle Schwingformen des Fahrzeugs im
gesamten relevanten Frequenzbereich angeregt werden [2]. Deshalb wurde
für den im normalen Fahrbetrieb typischen Geschwindigkeitsbereich von
30 km/h bis 100 km/h eine schrittweise Erhöhung der Fahrgeschwindigkeit
von 10 km/h als Standard für Messungen des Schwingungsverhaltens auf
Fahrbahnen mit unregelmäßiger Anregung definiert. Die Mittelwerte der
daraus resultierenden frequenzabhängigen Amplitudenverhältnisse sind in
Abbildung 4.9 dargestellt. Für eine vom Radstand unabhängige Darstel-
lung wurde die x-Achse mit dem Radstand normiert. Die Skalierung der
x-Achse entspricht also dem Frequenzbereich von 0 bis 30 Hz bei einem
Radstand von l = 3.0 m.
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Abbildung 4.9: Mittlere Modale Anregungsverstärkung [2]
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Schwingungsverhaltens

In diesem Kapitel werden die Schwingungsphänomene beschrieben, die
für die Fahrwerksentwicklung relevant sind und potenzielle Kennwerte zur
objektiven Charakterisierung der Phänomene hergeleitet. Für periodische
und regellose Schwingungen werden verschiedene Ansätze vorgestellt und
bewertet. Für das Schwingungsverhalten bei Einzelanregung wird ein ein-
zelner Ansatz verfolgt.

5.1 Begriffsdefinition
Schwingungsphänomene

In der Entwicklung wird der Schwingungskomfort anhand von differenzier-
baren Schwingungsphänomenen bewertet. Da sich die Begrifflichkeiten in
der Literatur [Zel18, SKE17] und bei den verschiedenen Herstellern un-
terscheiden, werden gängige Bewertungskriterien im Folgenden näher be-
schrieben.

Unter dem Überbegriff „Primary Ride“ werden Schwingungsphänomene
im Bereich der Aufbaueigenfrequenzen zusammengefasst. In diesem Fre-
quenzbereich können die Bewegungsrichtungen „Heben“ (Vertikal), „Wan-
ken“ (Rotation um die x-Achse) und „Nicken“ (Rotation um die y-Achse)
sehr gut voneinander unterschieden werden. Des Weiteren lassen sich die
Aufbauschwingungen anhand der Frequenz oder des Schwingungsverlaufs
einteilen. Auf normalen Fahrbahnen sind langwellige Einzelanregungen
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beispielsweise sehr üblich. Dabei wird der Fahrzeugaufbau zu abklingen-
den Schwingungen bei den Eigenfrequenzen angeregt. Diese Schwingungen
bei den Aufbaueigenfrequenzen können auch auf Fahrbahnen mit regel-
loser Anregung sehr differenziert wahrgenommen werden und werden in
dieser Arbeit als „Aufbaukontrolle“ bezeichnet. Schwingungen bei allen
anderen Frequenzen ergeben sich nur durch Zwangsanregung. Periodische
Aufbauschwingungen bei Frequenzen, die signifikant über der Aufbauei-
genfrequenz liegen oder die Aufbaureaktion während der Anregungsphase
auf einem langwelligen Einzelhindernis werden mit dem Begriff „Isolati-
on“ beschrieben.

Unter dem Überbegriff „Secondary Ride“ werden fühlbare Schwingungen in
dem Frequenzbereich ab den Eigenfrequenzen von Motor und Rädern bis
ungefähr 30 Hertz zusammengefasst. In diesem Frequenzbereich kann ab-
hängig von der Anregung noch zwischen den translatorischen Schwingungs-
richtung an den unterschiedlichen Einleitungsstellen differenziert werden.
Die Dominanz von Schwingung bei einer oder mehreren diskreten Fre-
quenzen ist auf die Subsystemschwingungen zurückzuführen und wird als
„Schütteln“ bezeichnet. Häufig wird auch der Begriff „Stuckern“ im Zu-
sammenhang mit Motorschwingungen und der Begriff „Prellen“ in Zusam-
menhang mit Radschwingungen verwendet.
In der Literatur wird der Übergang vom spürbaren in den hörbaren Bereich
als Rauigkeit bezeichnet und ab 20 Hertz [SKE17] bzw. 30 Hertz [Rau03]
definiert. Da in dieser Arbeit nur spürbare Schwingungen thematisiert wer-
den und andere Begriffe wie Abrollen oder Zittern ebenfalls nicht eindeutig
verwendet werden, wird der Begriff „Rauigkeit“ in dieser Arbeit für das
Schwingungsverhalten oberhalb der Subsystemeigenfrequenzen verwendet.

Weitere Kriterien sind für die Bewertung des Schwingungsverhaltens auf
kurzwelligen Einzelhindernissen wie Kanten oder Leisten üblich. Das Sch-
wingungsverhalten beim Überfahren eines Einzelhindernisses wird als „Stoß“
bezeichnet. Die dominant spürbaren Schwingungen im Bereich der Sub-
systemeigenfrequenzen direkt im Anschluss als „Abklingen“. Während der
Stoß an Vorder- und Hinterachse auch bei höheren Fahrgeschwindigkeit
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getrennt wahrgenommen werden kann, ist das Abklingen nur bei Fahrge-
schwindigkeiten bis maximal 50 km/h getrennt wahrnehmbar.

5.2 Objektive Kriterien für periodische und
regellose Anregungen

Periodische und regellose Schwingungsphänomene beschreiben das Sch-
wingungsverhalten in bestimmten Frequenzbereichen. Vor dem Hinter-
grund, dass sich das Fahrzeugverhalten – wie von Iliev [Ili11] und Schicke-
danz [Sch13] beschrieben – lokal linearisieren lässt, erscheint die Charakte-
risierung dieser Schwingungsphänomene mit Hilfe von Übertragungsfunk-
tionen naheliegend. In diesem Abschnitt werden die Schwingungsphäno-
mene gemäß ihrer Begriffsdefinition durch eine theoretische Betrachtung
mit einem linearen Zwei-Massen-Schwinger unterschiedlichen Bereichen
von Übertragungsfunktionen zugeordnet [1]. Anschließend werden ver-
schiedene Methoden vorgestellt, wie entsprechende Kennwerte auf Basis
von Versuchsergebnissen ermittelt werden können. Schließlich werden die
Vor- und Nachteile verglichen und eine Methode empfohlen.

5.2.1 Theoretische Herleitung von Kennwerten

Wie in Abschnitt 5.1 beschrieben, kann bei niederfrequenten Aufbau-
schwingungen zwischen den Raumrichtungen Heben, Nicken und Wan-
ken differenziert werden. Abbildung 5.1 zeigt das Übertragungsverhalten
zwischen Aufbauposition und Unebenheitshöhe.

Bis zu der Grenzfrequenz fGA ist die Übertragungsfunktion größer eins,
darüber ist sie kleiner eins. Daraus lassen sich zwei Frequenzbereiche für
die Beschreibung niederfrequenter Aufbauschwingungen ableiten. Unter-
halb der Grenzfrequenz fGA wird die Fahrbahnunebenheit durch die Fe-
derung verstärkt. Die Amplitude der Übertragungsfunktion beschreibt,
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Abbildung 5.1: Ermittlung der Grenzfrequenz fGA zwischen Aufbaukontrolle und
Isolation

wie stark die entsprechende Eigenmode gedämpft wird. Entsprechend der
Begriffsedefinition aus dem vorherigen Unterabschnitt lässt sich der Fre-
quenzbereich bis zur Grenzfrequenz also dem Schwingungsphänomen „Auf-
baukontrolle“ zuordnen. Als Kennwert für die Charakterisierung der Auf-
baukontrolle sollen in dieser Arbeit der Maximalwert und in Anlehnung
an [VDI17] der quadratische Mittelwert untersucht werde. Die Amplitude
oberhalb der Grenzfrequenz fGA beschreibt, wie gut der Fahrzeugaufbau
durch die Federung von der Fahrbahn entkoppelt wird und kann gemäß
der Begriffsdefinition dem Phänomen „Isolation“ zugeordnet werden. Da-
bei wird für die Kennwertbildung nur der quadratische Mittelwert weiter-
verfolgt.

Wie in Abschnitt 5.1 beschrieben, werden dominante Schwingungen im
Bereich der Subsystemeigenfrequenzen differenziert wahrgenommen. Aus
dem Fahrwerk werden diese Schwingungen hauptsächlich durch die verti-
kalen Schwingungen der Räder (Komplettrad und Radaufhängung) verur-
sacht. Das Schwingungsverhalten eines Rads in vertikaler Richtung lässt
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Abbildung 5.2: Frequenzbereich Schütteln [1]

sich bis 30 Hertz vereinfacht auch mit einem Zwei-Massen-Schwinger be-
schreiben. Abbildung 5.2 zeigt das Übertragungsverhalten zwischen Rad-
position und Unebenheitshöhe. Zur Einordnung des Frequenzbereiches in
Relation zur Abbildung 5.1 ist die Grenzfrequenz fGA durch eine gepunk-
tete Linie markiert. Wie bei der Aufbauschwingung, ist die Amplitude der
Radschwingung bis zu einer Grenzfrequenz fWgrenz,o größer als die Ampli-
tude der Fahrbahn. Vom Fahrwerk wird das Schwingungsverhalten über
dieser Frequenz also vom Isolationsvermögen des Rads und dem Isolati-
onsvermögen der Radaufhängung geprägt.

Aus der Begriffsdefinition lässt sich eine Zuordnung dieses Frequenzbe-
reichs zum Phänomen „Rauigkeit“ ableiten. Für die Charakterisierung eig-
net sich entsprechend das Übertragungsverhalten von der Fahrbahn zur
Sitzschiene. Für die Kennwertbildung, wird wieder der quadratische Mit-
telwerte im entsprechenden Frequenzbereich weiterverfolgt.
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5 Bewertung des Schwingungsverhaltens

Die Schwingungen bei den Frequenzen fWmax, bei denen die Verstärkung
der Räder am größten sind, können entsprechend der Begriffsdefinition ein-
deutig dem Phänomen „Schütteln“ zugeordnet werden. Aus der Grenzfre-
quenz fWgrenz,o und der Frequenz des Maximums fWmax kann die untere
Grenzfrequenz fWgrenz,u

fWgrenz,u = 2 fWmax − fWgrenz,o (5.1)

für einen Bereich ermittelt werden, in dem die Verstärkung der Räder be-
sonders ausgeprägt ist. Die Zuordnung des Phänomens „Schütteln“ wird
auf diesen Frequenzbereich ausgeweitet. Auch hier eignet sich das Über-
tragungsverhalten zwischen Fahrbahn und Aufbau zur Charakterisierung
und der quadratische Mittelwert im entsprechende Frequenzbereich für die
Kennwertbildung.

5.2.2 Gesamtfahrzeugprüfstand

Für periodische Schwingungsphänomene eignet sich die Analyse der Be-
schleunigungen im Frequenzbereich. Da die native Abtastrate der Messung
von f ′s = 2000 Hertz nicht erforderlich ist, um Schwingungen im Frequenz-
bereich bis 30 Hertz abzubilden, werden die Messdaten beim Einlesen mit
einer Abtastfrequenz von fs = 200 Hertz neu abgetastet. Durch die An-
wendung eines Band-Pass-Filters mit Eckfrequenzen von 0.5 und 50 Hertz,
ist das Abtasttheorem bereits erfüllt. Da die ursprüngliche Abtastrate f ′s
ein ganzzahliges Vielfaches der Ziel-Abtastrate fs ist, kann ein neu abge-
tastetes Signal x[k] deshalb einfach gemäß

x[k] = x′
[
n = k

f ′s
fs

]
für k = 0, 1, ...,

⌊
N
fs
f ′s

⌋
− 1 (5.2)

aus dem ursprünglichen Signal x′[n] der Länge N extrahiert werden. Dieser
Schritt dient lediglich der Effizienz der Datenverarbeitung. Ohne relevante
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5.2 Objektive Kriterien für regellose Anregungen

Tabelle 5.1: FFT-Parameter für periodische Schwingungen

Parameter Wert

Abtastrate der Messung in Hertz 200
Fensterbreite in Sekunden 5,12
Fensterbreite in Anzahl von Messwerten 1024
Fensterüberlappung in Prozent 90
Fenster- / Wichtungsfunktion Flat-Top

Information zu verlieren, wird die Größe des Datensatzes und der Rechen-
aufwand für die Auswertung in diesem Fall um 90 Prozent reduziert.

Auf dem Gesamtfahrzeugprüfstand wird die Fahrbahnunebenheit über die
vier Stempel des Prüfstands vorgeben. Die Anregung wird an allen Stem-
peln über einen zusätzlichen Beschleunigungssensor je Stempel messtech-
nisch erfasst. Der dafür verwendete Sensortyp und die Bezeichnungen kön-
nen ebenfalls Tabelle 4.1 entnommen werden. Dadurch lässt sich das Über-
tragungsverhaltens zwischen Fahrzeugreaktion und Anregung einfach er-
mitteln. Durch die harmonische Anregung mit kontinuierlich steigender
Frequenz lässt sich jedem Zeitpunkt einer Messung eine diskrete Anre-
gungsfrequenz zuordnen. So kann bei der Berechnung des Übertragungs-
verhalten für jede Frequenzstützstelle nur der Abschnitt benutzt werden,
bei dem das Fahrzeug auch mit dieser Frequenz angeregt wird. Sofern
die Anregungsfrequenz, wie bei den hier vorliegenden Messdaten, nicht
synchron mit den anderen Messkanälen aufgezeichnet wurde, kann die
Anregungsfrequenz auch aus den Beschleunigungen der Stempel identi-
fiziert werden. Dazu wird die Stempelbeschleunigung mit Hilfe der FFT in
den Frequenzbereich transformiert. Dies erfolgt abschnittsweise, indem ein
Auswertefenster über den Datensatz geschoben wird (vgl. Gleichung 2.12).
Das Flat-Top-Fenster eignet sich aufgrund seiner Amplitudengenauigkeit
als Fensterfunktion. Eine Übersicht aller verwendeten FFT-Parameter ist
in Tabelle 5.1 zu finden. Daraus ergibt sich eine Matrix mit den komple-
xen Amplituden der FFT für jede diskrete Frequenz und jeden Abschnitt.
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5 Bewertung des Schwingungsverhaltens

Der Betrag der komplexen Matrix ist in Abbildung 5.3 am Beispiel einer
Messung dargestellt. Die Amplitude ist als Graustufe über der mittleren
Zeit der Abschnitte und der Frequenz aufgetragen. Entsprechend der Skala
rechts, entspricht weiß einer mittleren Stempelbeschleunigung von 0m/s2

und schwarz einer mittleren Stempelbeschleunigung von 2.5m/s2. Über
die Frequenz der maximalen Amplitude kann daraus die Anregungsfre-
quenz für jeden Abschnitt gefunden und damit die Parameter f0 und p

der Gleichung 4.14 für jede Messung identifiziert werden. Der Verlauf der
identifizierten Anregungsfrequenz wurde als Linie in die Abbildung ein-
gefügt. Die Abbildung zeigt außerdem, dass der Prüfstand das Sollprofil
nicht ideal wiedergeben kann. Die 2. und 3. Ordnung, also Schwingungen
mit der 2- und 3-fachen Frequenz der vorgegebenen Anregung, sind klar
erkennbar, haben aber eine deutlich geringere Amplitude.

Bei der Berechnung des Übertragungsverhaltens des Fahrzeugs soll nur die
Schwingungen mit der 1. Ordnung der Anregungsfrequenz berücksichtigt
werden. Dazu werden die Beschleunigungen, die an den Stempeln und den
verschiedenen Messpositionen des Fahrzeug gemessen werden, wieder ab-
schnittsweise in den Frequenzbereich transformiert. Die Abschnitte werden
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Abbildung 5.3: Identifikation der Anregungsfrequenz aus der Stempelbeschleunigung
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Abbildung 5.4: Gewichtete Stempelbeschleunigung und Frequenzverlauf innerhalb
des Auswertefensters zur Berechnung des Übertragungsverhaltens

dabei so gewählt, dass die Änderung der Anregungsfrequenz in Relation
zur mittleren Anregungsfrequenz konstant bleibt. Aufgrund der exponen-
tiellen Frequenzsteigerung, muss die Breite des Auswertefensters folglich
umgekehrt proportional mit steigender Anregungsfrequenz abnehmen. Für
das Fenster wurde eine Breite von TFenster = 10/f(t) Sekunden festge-
legt. Abbildung 5.4 zeigt den resultierenden Frequenzverlauf innerhalb des
Auswertefensters und die mit der Fensterfunktion gewichtete Stempelbe-
schleunigung. Um die zum Zeitpunkt t gehörige Frequenz f(t) auszuwer-
ten, wird also der Bereich t± 5/f(t) Sekunden ausgewertet. Dadurch sind
im Auswertefenster Frequenzen von 71% bis 141% der Anregungsfrequenz
f(t) enthalten. Allerdings wird die Mitte des Fensters und somit die An-
regungsfrequenz f(t) durch die Nutzung des Flat-Top-Fensters besonders
stark gewichtet.
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5 Bewertung des Schwingungsverhaltens

Tabelle 5.2: Berechnung der Pulserbeschleunigung in Abhängigkeit von der Anre-
gungsart

Anregungsart Pulserbeschleunigung

Vorne Links aPulser = [ 1 0 0 0 ] · aStempel

Vorne Rechts aPulser = [ 0 1 0 0 ] · aStempel

Hinten Links aPulser = [ 0 0 1 0 ] · aStempel

Hinten Rechts aPulser = [ 0 0 0 1 ] · aStempel

Heben aPulser = [ 1 1 1 1 ]/4 · aStempel

Nicken aPulser = [ -1 -1 1 1 ]/4 · aStempel

Wanken aPulser = [ 1 -1 1 -1 ]/4 · aStempel

Torsion aPulser = [ 1 -1 -1 1 ]/4 · aStempel

Für die Transformation der Signale in den Frequenzbereich mit Hilfe des
FFT-Algorithmus, soll die Länge des Fensters L einer geraden Zahl ent-
sprechen (vgl. Abschnitt 2.1). Sie ergibt sich wie folgt durch Rundung:

L = 2 ·
[
10

2

fs
f(t)

]
(5.3)

Das Produkt aus Anregungsfrequenzen f(t) und Fensterbreite TFenster ist
deshalb nicht mehr exakt 10. Für Anregungsfrequenzen f(t) bis 30 Hz und
einer Abtastrate von fs = 200 Hz liegt es zwischen 9,86 und 10,15.

Liegen die komplexen Amplituden der FFT für alle Frequenzstützstellen
und Beschleunigungen vor, lässt sich durch Division der Fahrzeugbeschleu-
nigungen durch die Pulserbeschleunigung das Übertragungsverhalten des
Fahrzeugs ermitteln. Die Pulserbeschleunigung aPulser ist abhängig von
der Anregungsart und wird nach Tabelle 5.2 aus den vier Stempelbeschleu-
nigungen aStempel berechnet.

aStempel = [ aHvl,z aHvr,z aHhl,z aHhr,z ]
T (5.4)
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5.2 Objektive Kriterien für regellose Anregungen

Für alle Anregungsarten wird das Übertagungsverhalten der Pulserbe-
schleunigung auf die modale Hub-, Nick- und Wankbeschleunigung des
Aufbaus berechnet (vgl. Abschnitt 4.3). Zusätzlich wird an allen akti-
ven Stempeln das Übertragungsverhalten zwischen Stempelbeschleunigung
und vertikaler Radbeschleunigung ausgewertet. Schließlich wird die Ampli-
tude und die Phase der komplexen Übertragungsfunktionen über dem Fre-
quenzvektor dargestellt. Abbildung 5.5 zeigt das Ergebnis der Auswertung
einer Hubanregung mit einer Amplitude von ˆ̇

h = 100 mm/s am Beispiel
der Übertragungsfunktionen zwischen der Hubbeschleunigung des Fahr-
zeugaufbaus und der Pulserbeschleunigung sowie zwischen der Vertikalbe-
schleunigung des Rads vorne links und der Stempelbeschleunigung vorne
links.

Mit den so ermittelten Übertragungsfunktionen kann der in Abschnitt 5.2.1
hergeleitete Ansatz zur Berechnung von Kennwerten umgesetzt werden.
Bei der Berechnung der Grenzfrequenzen muss berücksichtigt werden, dass
das Übertragungsverhalten der Pulserbeschleunigung auf die Nick- und
Wankbeschleunigung eine rotatorische Bewegung des Fahrzeugs im Ver-
hältnis zu einer translatorischen Anregung beschreibt und die Einheit
rad/m hat. Dadurch ist die stationäre Verstärkung (Amplitudenverhältnis
bei 0 Hz) nicht eins, sondern ergibt sich aus den Fahrzeugdimensionen. Bei
einer Nickanregung ist die stationäre Verstärkung Gθ,stat zwischen Nick-
beschleunigung und Pulserbeschleunigung abhängig vom Radstand l.

Gθ,stat =
2

l
(5.5)

Analog ist die stationäre Verstärkung Gφ,stat der Pulserbeschleunigung
auf die Wankbeschleunigung bei einer Wankanregung abhängig von den
Spurweiten der Vorderachse bV und Hinterachse bH . Bei handelsüblichen
PKW, mit ähnlichen Spurweiten an beiden Achsen, kann der Mittelwert
für die Berechnung der stationären Verstärkung genutzt werden.

Gφ,stat =
2

(bV + bH) /2
=

4

bV + bH
(5.6)
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Abbildung 5.5: Übertragungsverhalten Hubbeschleunigung Aufbau / Pulserbeschleu-
nigung und Vertikalbeschleunigung Rad vorne links / Stempelbe-
schleunigung vorne links

Die Grenzfrequenz zwischen Aufbaukontrolle und Isolation entspricht folg-
lich der Frequenz, bei der das Amplitudenverhältnis wieder der stationären
Verstärkung entspricht.

Aufgrund der Beschaffenheit von realen Fahrbahnen, wurde eine Prüf-
standsanregung mit konstanter Geschwindigkeitsamplitude gewählt. Kon-
sequenterweise soll für eine objektive Charakterisierung des Schwingungs-
verhaltens auch das Übertragungsverhalten zwischen den Fahrzeugbe-
schleunigungen und der Pulsergeschwindigkeit verwendet werden. Dieses
lässt sich einfach durch Integration der Pulsergebeschleunigung berech-
nen. Im Frequenzbereich erfolgt die Integration durch Division mit der
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Abbildung 5.6: Amplitudenverhältnis Hubbeschleunigung Aufbau / Pulsergeschwin-
digkeit

komplexen Kreisfrequenz jω. Da die Anregung im Nenner steht, müssen
die bereits ermittelten Übertragungsfunktionen lediglich mit der komple-
xen Kreisfrequenz multipliziert werden, um zum gewünschten Ergebnis
zu kommen. Für das Amplitudenverhältnis bedeutet dies ein Multiplika-
tion des Verlaufs mit der Frequenz. Für die Phase ergibt sich daraus eine
Verschiebung um π rad. Abbildung 5.6 zeigt den Einfluss auf den Verlauf
des Amplitudenverhältnisses am Beispiel des Übertragungsverhaltens der
Hubbeschleunigung des Aufbaus aus Abbildung 5.5.

Schließlich lassen sich für die einzelnen Frequenzbereiche der Übertra-
gungsfunktionen zwischen Fahrzeugbeschleunigung und Anregungsgeschwin-
digkeit objektive Kennwerte entsprechend Abschnitt 5.2.1 berechnen. Als
Kennwert für die Aufbaukontrolle GK wird aus den Übertragungsfunk-
tionen der modalen Aufbaubewegung der quadratische Mittelwert im Fre-
quenzbereich von 0.5 bis fGA Hertz berechnet. Der quadratische Mittel-
wert im Frequenzbereich von fGA bis fWgrenz,u Hertz wird als Kennwert
für die Isolation GI definiert. Zusätzlich wird die Frequenz, bei der das
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Maximum zu finden ist, als Indikator für die Eigenfrequenz fE ermit-
telt. Exemplarisch sind die Kennwerte für die Aufbaukontrolle und das
Isolationsvermögen in vertikaler Richtung als gestrichelte Linie im ent-
sprechenden Frequenzbereich von Abbildung 5.6 dargestellt.

Für die Phänomene Schütteln und Rauigkeit kann auf dem Prüfstand nur
die vertikale Komponente bewertet werden. Für die Berechnung von Kenn-
werten wird entsprechend die Übertragungsfunktion der Vertikalbeschleu-
nigung des Aufbaus verwendet. Gemäß der Herleitung aus dem vorherigen
Unterabschnitt wird dem Phänomen Schütteln der quadratische Mittelwert
im Frequenzbereich von fWgrenz,u bis fWgrenz,o als Kennwert GS zugeord-
net. Dem Phänomen Rauigkeit wird entsprechend der quadratische Mit-
telwert im Frequenzbereich von fWgrenz,o bis 30 Hertz als Kennwert GR

zugeordnet. Zusätzlich wird anhand der Übertragungsfunktion der Rad-
beschleunigung ein Kennwert als Indikator für die Eigenfrequenz fE der
Räder ermittelt. Er ergibt sich aus der Frequenz, bei der das Maximum zu
finden ist. Alle Kennwerte im Bereich „Secondary Ride“ können auf dem
Prüfstand getrennt für Vorder- und Hinterachse ermittelt werden. Abhän-
gig vom zu bewertenden Kriterium, werden für die Berechnung der objek-
tiven Kennwerte unterschiedliche Anregungen verwendet. Eine Übersicht
aller objektiven Kennwerte und der entsprechenden Anregung befindet sich
in Tabelle 5.3.

Mit der vorgestellten Methodik lässt sich das Übertragungsverhalten des
Fahrzeugs auf dem Prüfstand charakterisieren und die im vorherigen Un-
terabschnitt hergeleiteten Kennwerte konnten mit Fahrzeugen verschie-
dener Segmente robust ermittelt werden. Allerdings kann der Prüfstand
die Fahrt auf einer realen Fahrbahn nur begrenzt abbilden. Die folgenden
Punkte können zu erheblichen Abweichungen zwischen dem Verhalten des
Fahrzeugs auf der Straße und auf dem Prüfstand führen.

• Keine Anregung in Längsrichtung:
Auf dem Prüfstand kann nur der Anteil der Längs-Schwingungen
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Tabelle 5.3: Übersicht von Kennwerten für die objektive Bewertung des Schwingungs-
verhaltens auf dem Gesamtfahrzeugprüfstand

Kennwert Abkürzung Anregungsart

Aufbaukontrolle Heben GK,H Heben
Aufbaukontrolle Nicken GK,N Nicken
Aufbaukontrolle Wanken GK,W Wanken
Isolation Heben GI,H Heben
Isolation Nicken GI,N Nicken
Isolation Wanken GI,W Wanken
Eigenfrequenz Heben fE,H Heben
Eigenfrequenz Nicken fE,N Nicken
Eigenfrequenz Wanken fE,W Wanken

Schütteln Vorderachse Vertikal GS,V A Vorne Links / Rechts
Schütteln Hinterachse Vertikal GS,V A Hinten Links / Rechts
Rauigkeit Vorderachse Vertikal GR,HA Vorne Links / Rechts
Rauigkeit Hinterachse Vertikal GR,HA Hinten Links / Rechts
Eigenfrequenz Vorderachse fE,V A Vorne Links / Rechts
Eigenfrequenz Hinterachse fE,HA Hinten Links / Rechts

bewertet werden, der sich aus der kinematisch Kopplung der Achsen
ergibt.

• Nicht rollendes Rad:
Obwohl das Fahrzeug ausschließlich in vertikaler Richtung angeregt
wird, bewegen sich die Radaufstandspunkte durch die Fahrzeugbe-
wegung und die Achskinematik auch in Längs- und Querrichtung
und generieren dabei Kräfte. Während die Reifeneigenschaften beim
rollenden Rad mit einem Dämpfer vergleichbar sind, verhält sich der
Reifen des stehenden Rads wie eine Feder. Dies wird bei der Bewer-
tung der verschiedenen Methoden in Abschnitt 5.2.4 weiter unter-
sucht.
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• Fehlende Eingangsgrößen für Regelsysteme:
Bei den meisten Fahrwerksregelsystemen ist die Regelung von der
Fahrgeschwindigkeit abhängig. Einige Systeme erfassen über Kame-
ras die Fahrbahnbeschaffenheit oder passen ihre Regelung an Infor-
mationen an, die im Navigationssystem hinterlegt sind. Sind diese
Signale auf dem Prüfstand nicht vorhanden, kann das Fahrzeug auf
dem Prüfstand nicht bewertet werden.

5.2.3 Bewertung auf Fahrbahnen mit regelloser
Anregung

Mit Messungen auf realen Fahrbahnen kann die Nutzung des Fahrzeugs
durch den Kunden am besten abgebildet werden. Durch die realitätsge-
treue Anregung werden alle Komponenten und Systeme in ihrem typi-
schen Arbeitsbereich betrieben und die gemessene Fahrzeugreaktion spie-
gelt die Aufbaubeschleunigungen wieder, die im normalen Fahrbetrieb auf
die Insassen wirkt. Durch die fahrbahnspezifische Anregung und den in Ab-
schnitt 4.4.2 beschrieben Einfluss des Radstands, liefert eine einzelne Mes-
sung mit einer konstanten Geschwindigkeit wenig Information über die Ei-
genschaften eines Fahrzeugs. Durch die Synthese mehrerer Einzelmessun-
gen mit unterschiedlichen Fahrgeschwindigkeiten lässt sich das Schwing-
ungsverhalten von Fahrzeugen allerdings objektiv charakterisieren und mit
Hilfe von Kennwerten quantifizieren.

Die Messungen auf Fahrbahnen mit regelloser Anregung werden ebenfalls
im Frequenzbereich analysiert und es werden nur Frequenzen bis 30 Hertz
betrachtet. Dementsprechend werden die Messdaten, wie im vorherigen
Abschnitt beschrieben, mit einer Frequenz von fs = 200 Hertz neu abge-
tastet. Mit den Parametern aus Tabelle 5.4 werden analog der Methode
von Welch für alle gemessenen Signale die Periodogramme der gewichteten
Teilfolgen berechnet. Daraus lässt sich für jede einzelne Messung mit Glei-
chung (2.14) die Schätzung der Spektralen Leistungsdichte bestimmen. Da
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Tabelle 5.4: FFT-Parameter für regellose Schwingungen

Parameter Wert

Abtastrate in Hertz 200
Fensterbreite in Sekunden 5
Fensterbreite in Anzahl von Messwerten 1000
Fensterüberlappung in Prozent 66,7
Fenster- / Wichtungsfunktion Hann

die Beschleunigungen über der Frequenz sehr ungleichmäßig verteilt sind,
ist ein lineares Spektrum wie die spektrale Amplitudendichte besser für
die Darstellung des ganzen Frequenzbereichs geeignet. Abbildung 5.7 und
Abbildung 5.8 zeigen die spektralen Amplitudendichten der Modal- und
Sitzschienenbeschleunigung am Beispiel von Messungen auf dem Replikat
der Landstraße L1175 mit Fahrgeschwindigkeiten von 50, 70 und 90 km/h.
Da im Fahrversuch nicht sichergestellt werden kann, dass der Fahrer im-
mer dieselbe Fahrspur trifft, wurde durch Wiederholung der Messung über-
prüft, ob die Ergebnisse dennoch reproduzierbar sind. Die Wiederholung
wurde mit einem anderen Fahrer circa zwei Wochen später durchgeführt.
Die Ergebnisse der Wiederholung sind in Abbildung 5.7 und 5.8 in grau
dargestellt. Wie man sehen kann, sind die Abweichungen sehr gering. Die
Norm der Abweichung in Relation zur Norm des Mittelwerts beträgt bei
allen dargestellten Messungen und Signalen im Durchschnitt 2,5 % und
maximal 4,2 %. Die Reproduzierbarkeit ist also gegeben.

Mit den spektralen Amplitudendichten kann der Einfluss verschiedener Ab-
stimmungen eines Fahrzeugs auf das Schwingungsverhalten bereits für jede
Fahrgeschwindigkeit bewertet werden. Besonders die modalen Beschleuni-
gungen zeigen jedoch sehr deutlich den erheblichen Einfluss des Radstands.
Das in Abbildung 4.8 dargestellte Amplitudenverhältnis zwischen modaler
Anregung und Unebenheitshöhe prägt den Verlauf maßgeblich. Die Mes-
sungen wurden mit einem Fahrzeug mit einem Radstand von L = 2, 95 m
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Abbildung 5.7: Spektrale Amplitudendichte der Modalbeschleunigungen Huben, Ni-
cken und Wanken am Beispiel von Messungen auf dem Replikat der
Landstraße L1175 mit 50, 70 und 90 km/h
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Abbildung 5.8: Spektrale Amplitudendichte der Längs-, Quer- und Vertikalbeschleu-
nigung an der Fahrersitzschiene am Beispiel von Messungen auf dem
Replikat der Landstraße L1175 mit 50, 70 und 90 km/h
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5 Bewertung des Schwingungsverhaltens

durchgeführt. Die Spektren der Hub- und Wankbeschleunigungen zeigen
bei den Frequenzen

f = (0, 5 + k)
vFzg

L
für k = 0, 1, ... (5.7)

lokale Minima. Die Nickanregung ist bei diesen Frequenzen dafür maximal.

Umgekehrt zeigt die Nickbeschleunigung bei den Frequenzen

f = k
vFzg

L
für k = 0, 1, ... (5.8)

Minima, während die Anregung in Hub- und Wankrichtung maximal ist.
Die spektrale Amplitudendichte einer Messung mit konstanter Fahrge-
schwindigkeit ist dementsprechend nicht geeignet, um das Schwingungs-
verhalten von Fahrzeugen mit unterschiedlichen Radständen objektiv zu
vergleichen.

Mit Hilfe von Übertragungsfunktionen wäre ein solcher Vergleich mög-
lich. Ansätze zur Ermittlung des Übertragungsverhaltens wurden bereits
in den Arbeiten von Iliev [Ili11] und Schickedanz [Sch13] vorgestellt.
Iliev nimmt dazu an, dass das Fahrzeug für jede Raumrichtung über einen
Zwei-Massen-Schwinger abgebildet werden kann. Schickedanz schätzt
das Übertragungsverhalten durch Einzelanregung der vier Räder. Beide
kommen zu dem Schluss, dass das Schwingungsverhalten eines Fahrzeugs
um einen Arbeitspunkt linearisiert und dementsprechend mit Hilfe von
Übertragungsfunktionen charakterisiert werden kann. In beiden Fällen lie-
gen die Fahrbahnunebenheitshöhen als Signale in den Mess- bzw. Simula-
tionsdaten vor.

Die synchrone Erfassung der Fahrbahnunebenheit erhöht den messtechni-
schen Aufwand für eine objektive Schwingungskomfortbewertung um ein
Vielfaches und stellt daher keine Option für die regelmäßige Bewertung des
Schwingungsverhaltens im Entwicklungsbetrieb dar. Deshalb wird im Fol-
genden eine Methode vorgestellt, mit der das Übertragungsverhalten aus
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Abbildung 5.9: Schaubild Zwei-Massen-Schwinger

Datensätzen ermittelt werden kann, in denen die Fahrbahnunebenheitshö-
hen nicht als synchrone Signale vorliegen. Auch dieser Methode liegt die
Annahme zu Grunde, dass sich das Schwingungsverhalten eines Fahrzeugs
linearisieren lässt.

Mit Hilfe des Zwei-Massen-Schwingers aus Abbildung 5.9 kann das Kon-
zept einfach erläutert werden. Die zugehörigen Bewegungsgleichungen lau-
ten

mA z̈A = dA (żR − żA) + kA (zR − zA) , (5.9)

mR z̈R = dA (żA − żR) + kA (zA − zR) + kR (h− zR) . (5.10)

Dabei ist mA die Aufbaumasse, mR die Radmasse, zA die Aufbauposition,
zR die Radposition, h die Höhe der Fahrbahn, dA die Aufbaudämpfung,
kA die Aufbausteifigkeit und kR die Reifensteifigkeit.

Die Aufbaubewegung ist also nicht direkt von der Höhe der Fahrbahn ab-
hängig, sondern ergibt sich aus der Radbewegung und der Transferfunktion
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(TF) zwischen Aufbau und Rad TFA/R. Die Gesamt-Transferfunktion zwi-
schen Fahrzeugaufbau und Fahrbahn TFA/H ergibt sich durch Multipli-
kation mit der Transferfunktion zwischen Rad und Fahrbahn TFR/H .

z̈A(jω)
h(jω)︸ ︷︷ ︸
TFA/H

=
z̈A(jω)
z̈R(jω)︸ ︷︷ ︸
TFA/R

z̈R(jω)
h(jω)︸ ︷︷ ︸
TFR/H

(5.11)

Durch die Unterteilung können die Teil-Transferfunktionen mit unter-
schiedlichen Verfahren geschätzt werden. Aus den komplexen Spektren der
synchron erfassten Beschleunigungen von Aufbau und Rad kann das Über-
tragungsverhalten mit der Methode der kleinsten Fehlerquadrate inklusive
Phaseninformation bestimmt werden. Für die nicht synchron vorliegende
Radbeschleunigung und die Fahrbahnhöhe kann aus den Amplitudenspek-
tren nur das Amplitudenverhältnis ermittelt werden. Während die Phasen-
information bei einem System mit einem Eingang keinen Mehrwert liefert,
spielt sie beim Übertrag auf ein Gesamtfahrzeug eine entscheidende Rolle.
Aus den Übertragungsfunktionen TFA/R und TFR/H des Zwei-Massen-
Schwingers werden die Übertragungsmatrizen TFA/R und TFR/H beim
Gesamtfahrzeug. Die relevanten Beschleunigungen des Aufbaus werden
durch den Vektor aA entsprechend Gleichung 4.8 beschrieben. Aufgrund
der Symmetrie von Fahrzeugen, ist es zweckmäßig die vertikalen Radbe-
schleunigungen und die Fahrbahnhöhen entsprechend Gleichung 4.22 in
gleichphasige und gegenphasige Größen umzurechnen. Für eine kompak-
tere Darstellung werden die resultierenden Beschleunigungen beider Ach-
sen zu einem Vektor r und die resultierenden Fahrbahnhöhen zu einem
Vektor h∗ zusammengefasst.

r =
[
aRv,gl aRv,ge aRh,gl aRh,ge

]T
(5.12)

h∗ =
[
hv,gl hv,ge hh,gl hh,ge

]T
(5.13)
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Für die Übertragungsmatrizen ergibt sich damit folgender Zusammenhang.

aA(jω) = TFA/R(jω) r(jω) (5.14)

r(jω) = TFR/F (jω) h(jω) (5.15)

Mit Hilfe der Operativen Transferpfad-Analyse (engl. Operational Trans-
fer Path Analysis (OTPA)) lässt sich eine Übertragungsmatrix TF(jω)
zwischen den Ausgängen y(jω) und den Eingängen u(jω) auch aus Be-
triebsdaten schätzen. Im Kontext eines Fahrzeugs versteht man darunter
Messdaten, die während des normalen Fahrbetriebs erfasst werden können.
Werden die Eingangsvektoren uk(jω) und die Ausgangsvektoren yk(jω)
von K Messblöcken zu einer Eingangsmatrix U(jω) und einer Ausgangs-
matrix Y(jω) zusammengefasst, kann die Gleichung
[
y1(jω) · · · yK(jω)

]

︸ ︷︷ ︸
Y(jω)

= TF(jω)
[
u1(jω) · · · uK(jω)

]

︸ ︷︷ ︸
U(jω)

(5.16)

mit der Methode der kleinsten Fehlerquadrate gelöst und damit die Über-
tragungsmatrix TF(jω) geschätzt werden [KO10]. Voraussetzung ist, dass
die Anzahl der linear unabhängigen Eingangsvektoren uk(jω) gleich groß
oder größer wie die Anzahl der Eingänge ist.

Entsprechend der Methode von Welch (vgl. Abschnitt 2.1), wird eine Mes-
sung bei der Schätzung der spektralen Leistungsdichte bereits in einzelne
Messblöcke (Teilfolgen) aufgeteilt. Dabei wird für jede gewichtete Teilfol-
ge xw[l, k] eines Signals x[n] die diskrete Fourier-Transformation Xw[m, k]

berechnet. Für eine bessere Übersichtlichkeit wird im folgenden Abschnitt
eine vereinfachte Notation eingeführt. Xm sei die Zeile m der Matrix
Xw[m, k], also die Koeffizienten der DFTs aller gewichteten Teilfolgen bei
der diskreten Frequenz f [m]. Für jede diskrete Frequenzstützstelle m kön-
nen die modalen Aufbaubeschleunigungen so zu einer Ausgangsmatrix Am

und die Radbeschleunigungen entsprechend zu einer Eingangsmatrix Rm
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zusammengefasst werden. Für die Beziehung zwischen Aufbau- und Rad-
beschleunigung gilt für jede diskrete Frequenzstützstelle m.

Am = TFm
A/R Rm + ∆Am (5.17)

Dabei entspricht das Residuum ∆Am dem Schätzfehler, also der Abwei-
chung zwischen der gemessenen Aufbaubeschleunigungen Am und dem
Produkt der geschätzten Übertragungsmatrix TFm

A/R mit den gemesse-
nen Radbeschleunigungen Rm. Wie bereits in Abschnitt 4.4.2 und Ab-
schnitt 5.2.3 thematisiert, unterscheiden sich die Anregungen an der Vorder-
und Hinterachse bei konstanter Fahrgeschwindigkeit nur durch einen Zeit-
verzug. Im Frequenzbereich lässt sich der Zusammenhang mit der Über-
tragungsfunktion TFm

Hh/Hv angeben.

[
Hm

h,gl

Hm
h,ge

]
= exp

(
−j 2πf [m]

L

vFzg

)

︸ ︷︷ ︸
TFm

Hh/Hv

[
Hm

v,gl

Hm
v,ge

]
(5.18)

Folglich korrelieren auch die Radbeschleunigungen an Vorder- und Hin-
terachse stark und die Voraussetzung der OTPA sind dementsprechend
nicht erfüllt. Aus einer Messung mit konstanter Fahrgeschwindigkeit kann
die Übertragungsmatrix deshalb nicht ermittelt werden. Lineare Unabhän-
gigkeit der Eingangsvektoren kann aber erreicht werden, indem die Mess-
blöcke von mehreren Messungen mit unterschiedlichen Geschwindigkeiten
zusammengesetzt werden. Dabei muss allerdings berücksichtigt werden,
dass TFm

Hh/Hv ein periodische Funktion ist. Für eine Fahrgeschwindigkeit
vFzg,1 und eine höhere Fahrgeschwindigkeit vFzg,2 ist TFm

Hh/Hv das erste
Mal gleich, wenn folgende Bedingung erfüllt ist:

L

vFzg,1
f [m]− 1 =

L

vFzg,2
f [m] (5.19)
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Durch Auflösen nach f [m] und Umformen ergibt sich:

f [m] =
vFzg,1 · vFzg,2

L (vFzg,2 − vFzg,2)
. (5.20)

Für zwei Fahrgeschwindigkeiten ist TFm
Hh/Hv bei ganzzahligen Vielfachen

dieser Frequenz gleich. Damit TFm
Hh/Hv bei keiner Frequenz f [m] für alle

Fahrgeschwindigkeiten gleich ist, müssen mindestens drei Messungen mit
geeigneten Fahrgeschwindigkeiten verwendet werden. Für alle Fahrzeuge
mit einem Radstand von bis zu vier Metern, wird diese Bedingung zum
Beispiel mit den Fahrgeschwindigkeiten 50, 70 und 90 km/h erfüllt. Bis
30 Hz ist TFm

Hh/Hv bei einem Radstand von 4 m nach Gleichung 5.20 für
50 und 70 km/h bei 12,2 und 24,3 Hz gleich und für 50 und 90 km/h bei
7,8, 15,6 und 23,4 Hz.

Schließlich kann die Übertragungsmatrix TFm
A/R durch Minimierung des

Residuums ∆Am in Gleichung (5.17) wie folgt geschätzt werden.

TFm
A/R = Am (Rm)

∗ (
Rm (Rm)

∗)−1 (5.21)

Dabei ist (Rm)
∗ die adjungierte Matrix von Rm. Mit dem Ergebnis kön-

nen die berechneten Ausgänge A′m und die Matrix der Residuen ∆Am

berechnet werden.

∆Am = Am − TFm
A/R ·Rm

︸ ︷︷ ︸
A′m

(5.22)

Die Anteile der Radträgerbeschleunigungen, die durch die Fahrbahnu-
nebenheit an der jeweils anderen Achse entstehen sind bei konventionel-
len Fahrzeugen sehr gering. Aufgrund der Symmetrie von Fahrzeugen,
erzeugt eine gleichphasige Anregung außerdem keine gegenphasige Rad-
schwingung und eine gegenphasige Anregung umgekehrt keine gleichpha-
sige Radschwingung. Dadurch wird eine Berechnung der Radschwingungen
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möglich, die sich durch Anregung mit demselben Fahrbahnprofil aber ent-
sprechend der Anregungsarten aus Tabelle 4.2 ergeben hätten. Die Vorge-
hensweise wird im Folgenden am Beispiel einer Hebe-Anregung vorgestellt.
Die Radschwingungen Rm

Heben, die sich bei einer reinen Hebe-Anregung er-
geben würden, können gemäß

Rm
Heben = diag

(
1, 0, 1

/
TFm

Hh/Hv, 0
)
Rm (5.23)

aus den gemessenen Radschwingungen Rm und der Übertragungsfunk-
tion zwischen Vorder- und Hinterachsanregung TFm

Hh/Hv geschätzt wer-
den. Durch Multiplikation mit der Übertragungsmatrix TFm

A/R folgt die
Schätzung der Aufbaubeschleunigungen Am

Heben bei einer reinen Hebe-
Anregung.

Am
Heben = TFm

A/R ·Rm
Heben (5.24)

Damit lassen sich nach Gleichung 2.14 die spektralen Leistungsdichten der
geschätzten Aufbaubeschleunigungen Φai , bei reiner Hebe-Anregung be-
rechnen. Liegt die spektrale Leistungsdichte der gleichphasigen Fahrbahn-
anregung Φhgl

(Ω) als Funktion der Wegkreisfrequenz Ω vor, kann diese
mit Hilfe der Fahrgeschwindigkeit vFzg in den Frequenzbereich überführt
werden.

Φhgl
[m] =

2π

vFzg
Φh,gl

(
Ω
)

mit Ω =
2π

vFzg
f [m] (5.25)

Damit kann schließlich der Betrag der Übertragungsfunktionen zwischen
Aufbaubeschleunigungen und Fahrbahnhöhe berechnet werden.

∣∣TFai/hHeben

∣∣ =
√
Φai

/
Φhgl

(5.26)

Zur Verifikation der Methodik wurde das Fahrzeugmodell aus Kapitel 3
genutzt. Da die Methodik Linearität voraussetzt, wurde das Modell für
die Verifikation so parametriert, dass Linearität gewährleistet ist. Entspre-
chend des Prüfprogramms aus Abschnitt 4.4.2 wurden damit acht Fahrten
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auf der Landstraße L1175 mit den konstanten Geschwindigkeiten zwischen
30 und 100 km/h simuliert. Die Beschleunigungssignale des Aufbaus und
der Radträger wurden wie beschrieben in den Frequenzbereich transfor-
miert. Bei ersten Untersuchungen hat sich gezeigt, dass mit einer Verdop-
pelung der Fensterlänge aus Tabelle 5.4 bessere Ergebnisse erzielt werden
können. Für die Schätzung der Übertragungsmatrix zwischen Aufbau und
Rad mit der OTPA wurde die FFT deshalb mit einer Fensterlänge von 2000
Messwerten angewendet. Mit der Übertragungsmatrix wurden schließlich
die spektralen Leistungsdichten der Aufbaubeschleunigungen berechnet,
die sich theoretisch bei den verschieden Anregungsarten (Huben, Nicken,
etc.) ergeben würden. Aus dem linken und rechten Fahrbahnprofil wur-
den die von der Wegkreisfrequenz abhängigen spektralen Leistungsdichten
für die gleich- und gegenphasige Anregung berechnet und gemäß Glei-
chung 5.25 für jede Fahrgeschwindigkeit in den Frequenzbereich überführt.
Aus den spektralen Leistungsdichten der Aufbaubeschleunigungen und der
Fahrbahnhöhe wurde entsprechend Gleichung 5.26 schließlich die Übertra-
gungsfunktion berechnet und anschließend über alle Fahrgeschwindigkei-
ten gemittelt. In einer zweiten Simulationsreihe wurden alle vier Räder mit
dem Mittelwert der linken und rechten Fahrspur angeregt und die spektra-
le Leistungsdichte der Fahrbahnhöhe wurde für jede Fahrgeschwindigkeit
direkt aus dem resultierenden Signal im Zeitbereich bestimmt. So konn-
ten die Transferfunktionen zwischen Aufbaubeschleunigung und Fahrbahn
nach Gleichung 5.26 direkt berechnet werden.

Abbildung 5.10 zeigt für beide Varianten exemplarisch das Ergebnis der
Längs-, Vertikal- und Nickbeschleunigung bei einer reiner Hebe-Anregung.
Für die Darstellung der Amplitudenverhältnisse wurde wieder die Anre-
gungsgeschwindigkeit als Bezugsgröße gewählt.

Die Norm der Abweichung zwischen OTPA und TF in Relation zur Norm
der TF beträgt für die Vertikalbeschleunigung 1,1 %, für die Nickbeschleu-
nigung 13,1 % und für die Längsbeschleunigung 3,0 %. Aus den verwen-
deten Betriebsdaten können mit der OTPA für ein vollständig lineares
System also nicht alle Übertragungspfade korrekt geschätzt werden. Die
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Abbildung 5.10: Verifikation der Methodik am Beispiel der Vertikal-, Nick- und
Längs-Übertragungsfunktion bei einer Hebe-Anregung
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Übertragungsfunktionen, die im vorherigen Abschnitt für die Berechnung
von Kennwerten auf dem Prüfstand verwendet wurden, konnten allerdings
mit einer sehr geringen Abweichung von weniger als 2 % ermittelt werden.
Mit dieser Methode können die Kennwerte für Messungen auf dem Gesamt-
fahrzeugprüfstand aus Tabelle 5.3 dementsprechend auch auf Messungen
von Fahrten auf Fahrbahnen mit regelloser Anregung angewendet werden.
Der Fehler bei der Schätzung des Übertragungsverhaltens steht durchaus
im Verhältnis zu den Vereinfachungen, die der Methode zu Grunde liegen.
Es darf also davon ausgegangen werden, dass die mathematischen Zusam-
menhänge korrekt für die Auswertung der Daten umgesetzt wurden.

Sofern mit einem klar definierten Prüfprogramm reproduzierbare Versuche
auf Fahrbahnen eines Prüfgeländes durchgeführt werden können, ist eine
Charakterisierung des Schwingungsverhaltens von Fahrzeugen auch mög-
lich, ohne dass die Aufbaubeschleunigungen in Relation zur Unebenheit
der Fahrbahn dargestellt werden. Dazu wird im Folgenden eine einfachere
Methode als Alternative zur Ermittlung der Übertragungsmatrix vorge-
stellt.

Die Leistungsdichte einer Fahrbahn mit Welligkeit w=2 nimmt gemäß
Gleichung 4.16 und Gleichung 5.25 linear mit der Fahrgeschwindigkeit zu.
Durch Gewichtung der spektralen Leistungsdichten der Aufbaubeschleu-
nigungen mit dem Kehrwert der Fahrgeschwindigkeit der einzelnen Mes-
sung, wird die Leistungsdichte der Anregung vereinfacht berücksichtigt.
Nach der Gewichtung haben die Amplituden der einzelnen Messung ei-
ne ähnliche Größenordnung und dem Einfluss des Radstands kann durch
Mittelwertbildung begegnet werden. Für ein Signal x[n] berechnet sich die
mittlere gewichtete spektrale Amplitudendichte Γx[m] bei den diskreten
Frequenzstützstellen m aus den spektralen Leistungsdichten Φx,k[m] von
K Messungen mit konstanter Fahrgeschwindigkeit vFzg,k.

Γx[m] =

√√√√ 2
∑K

k=1 1/vFzg,k

K∑

k=1

Φx,k[m]

vFzg,k
(5.27)
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Abbildung 5.11: Objektive Kriterien für Aufbaukontrolle und Isolation basierend auf
der gemittelte spektrale Amplitudendichte am Beispiel Vertikalbe-
schleunigung

Das Ergebnis ist eine spektrale Darstellung der Beschleunigungen, die der
Übertragungsfunktion in ihrem Verlauf ähnlich ist. Da es bei dieser Dar-
stellung keinen Bezug zur Fahrbahn gibt, können die Frequenzbereiche für
Aufbaukontrolle und Isolation nicht aus den spektralen Amplitudendichten
identifiziert werden. Darauf basierende Kennwerten können dementspre-
chend nur mit festen Frequenzgrenzen berechnet werden. Für die objekti-
ve Charakterisierung der Aufbaukontrolle kann die Amplitude des Maxi-
mums Γx|max und die zugehörige Frequenz fx|max der gemittelten spek-
tralen Amplitudendichte verwendet werden. Durch die relativ schlechte
Frequenzauflösung von ∆f = 0.2 Hz werden Änderungen der Aufbauei-
genfrequenzen in der diskreten Darstellung nicht direkt sichtbar. Mit Hilfe
einer Spline-Interpolation, kann der Verlauf des Spektrums aus den be-
nachbarten Stützstellen geschätzt und die Auflösung künstlich erhöht wer-
den. Die Kennwerte zur Charakterisierung der Aufbaukontrolle werden auf
gleiche Weise für die Vertikal-, Nick-, und Wankbeschleunigung ermittelt.
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5.2 Objektive Kriterien für regellose Anregungen

Die Kennwerte für alle weiteren Schwingungsphänomene basieren auf dem
quadratischen Mittelwert der spektralen Amplitudendichte in einem defi-
nierten Frequenzbereich. Die Frequenzbereiche wurden entsprechend der
Herleitung in Abschnitt 5.2.1 aus für PKWs üblichen Aufbau- und Radei-
genfrequenz abgeleitet. Für das Intervall von der unteren Grenzfrequenz
fu = f [mu] bis zur oberen Grenzfrequenz fo = f [mo] ist der Kennwert
Mx [fu, fo] für das Signal x[n] wie folgt definiert.

Mx [fu, fo] =

√√√√ 1

mo −mu +1

mo∑

m=mu

Γx[m]
2

(5.28)

Damit besteht ein linearer Zusammenhang zwischen dem KennwertMx [fu, fo]

und dem Effektivwert x̃ [fu, fo] des Signals x[n] im Frequenzbereich von
fu bis fo Hertz. Entsprechend Gleichung 2.8 gilt

x̃ [fu, fo] =
fo − fu +∆f

2
Mx [fu, fo] . (5.29)

Der Kennwert ist damit konsistent mit allen in Abschnitt 2.2 vorgestellten
Bewertungskriterien, die ebenfalls auf der Berechnung von Effektivwerten
basieren. Für die Charakterisierung der Isolation wurde der Frequenzbe-
reich von fu = 2.6 Hz bis fo = 8 Hz definiert. Die untere Grenzfrequenz
liegt bis zu einer Aufbaueigenfrequenz von ca. 1,8 Hz im Isolationsbereich,
also dem Frequenzbereich, für den die TF zwischen Aufbau und Fahrbahn
kleiner 1 ist. Dies gilt für die meisten PKW. Nur wenige sehr sportlich abge-
stimmten Modelle haben höhere Aufbaueigenfrequenzen. Die obere Grenz-
frequenz ergibt sich aus dem darüber angrenzenden Frequenzbereich, der
im Folgenden beschrieben wird. Der Kennwert zur Charakterisierung der
Isolation kann für die Vertikal-, Nick- und Wankbeschleunigung berechnet
werden.

Die Schwingungsphänomene „Schütteln“ und „Rauigkeit“ werden auf Basis
der drei translatorischen Beschleunigungen an der Fahrersitzschiene aAml

bewertet. Für die objektive Charakterisierung des Schwingungsverhaltens
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Abbildung 5.12: Objektive Kriterien für Solidität und Rauigkeit basierend auf der
gemittelten spektralen Amplitudendichte am Beispiel der Vertikal-
beschleunigung

im Frequenzbereich des Phänomens „Schütteln“ werden für jede Raumrich-
tung Kennwerte in den Grenzen von fu = 8.2 Hz bis fo = 18 Hz berechnet.
Diese wurden entsprechend Abschnitt 2.2 aus einer für PKW typischen Ra-
deigenfrequenz von 13 Hz abgeleitet. Aus der oberen Grenzfrequenz ergibt
sich auch der darüber liegende Frequenzbereich. Die Kennwerte der drei
Sitzschienenbeschleunigungen im Frequenzbereich von fu = 18.2 Hz bis
fo = 30 Hz werden dem Schwingungsphänomen „Rauigkeit“ zugeordnet.

Alle Kennwerte, die auf Basis der gewichteten Amplitudenspektren berech-
net werden können, sind in Tabelle 5.5 zusammengefasst.

5.2.4 Anwendung und Bewertung der Methoden

Um die vorgeschlagenen Methoden bewerten zu können, wurde das Prüf-
programm mit unterschiedlichen Fahrzeugen und in verschiedenen Kon-
figurationen auf dem Prüfstand und dem Prüfgelände durchgeführt. Die
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5.2 Objektive Kriterien für regellose Anregungen

Tabelle 5.5: Übersicht von Kennwerten für die objektive Bewertung des Schwingungs-
verhaltens auf Basis gewichteter Einzelmessungen auf Fahrbahnen mit
unregelmäßiger Anregung

Schwingungsphänomen Kennwert

Aufbaukontrolle Heben ΓaA,z|max

Aufbaukontrolle Nicken ΓαA,y|max

Aufbaukontrolle Wanken ΓαA,x|max

Isolation Heben MaA,z
[2.6,8]

Isolation Nicken MαA,y
[2.6,8]

Isolation Wanken MαA,x
[2.6,8]

Eigenfrequenz Heben faA,z,max

Eigenfrequenz Nicken fαA,y,max

Eigenfrequenz Wanken fαA,x,max

Schütteln Längs MaAml,x
[8.2,18]

Schütteln Quer MaAml,y
[8.2,18]

Schütteln Vertikal MaAml,z
[8.2,18]

Rauigkeit Längs MaAml,x
[18.2,30]

Rauigkeit Quer MaAml,y
[18.2,30]

Rauigkeit Vertikal MaAml,z
[18.2,30]

so erzeugten Messdaten wurden, wie in den vorherigen Abschnitten be-
schrieben, ausgewertet. Die wesentlichen Erkenntnisse werden im Folgen-
den am Beispiel von Daten eines Fahrzeugs vorgestellt, welches mit einem
semiaktiven Dämpfungssystem ausgestattet war und im Fahrprogramm für
maximalen Komfort, sowie im Fahrprogramm für maximale Sportlichkeit
vermessen wurde. Durch Vorgabe einer konstanten Fahrgeschwindigkeit
von 100 km/h im Steuergerät des Dämpfungssystems, konnte das System
auch für die Messungen auf dem Prüfstand aktiviert werden.
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5 Bewertung des Schwingungsverhaltens

Die ermittelten Übertragungsfunktionen bzw. die spektralen Amplituden-
dichten sind in Abbildung 5.13 für die Vertikalbeschleunigung und in Ab-
bildung 5.14 für die Wankbeschleunigung dargestellt. Die obere Grafik
zeigt jeweils das Übertragungsverhalten, welches auf dem Prüfstand mit ei-
ner Anregungsgeschwindigkeit von 50 mm/s und einer Anregungsgeschwin-
digkeit von 100 mm/s ermittelt wurde. Die Grafik in der Mitte zeigt das
Äquivalent, welches mit Hilfe der OTPA aus Messungen auf dem Replikat
der Landstraße L1175 ermittelt wurde. Das gewichtete Mittel der spek-
tralen Amplitudendichten, welches ebenfalls aus den Messungen auf der
Straße erzeugt wurde, ist in der unteren Grafik dargestellt.

Die beiden Abbildungen zeigen deutlich, dass sich die Ergebnisse auf dem
Prüfstand deutlich von den Ergebnissen aus dem Fahrversuch unterschie-
den. Insbesondere das Wankverhalten entspricht nicht den Erwartungen.
Die maximale Amplitude wird nicht im Bereich der Wank-Eigenfrequenz,
sondern bei circa 6 Hz erreicht. Ungefähr bei 3,5 Hz ist die Verstärkung
außerdem quasi Null. Bei dieser Frequenz wankt das Fahrzeug also nicht,
obwohl es durch den Prüfstand angeregt wird. In Abschnitt 5.2.2 wurde
bereits erwähnt, was Ursachen für unterschiedliches Schwingungsverhalt-
en eines Fahrzeugs auf diesem Prüfstand und realen Fahrbahnen sind. Da
die Funktion der Fahrwerksregelsysteme in diesem Fall gewährleistet war,
kommt von den genannten Punkten nur der Einfluss des „nicht rollenden
Rades“ als Ursache in Frage.

Zur Bestätigung dieser Hypothese, wurde der Prüfstandsversuch mit dem
in Kapitel 3 vorgestellten Modell simuliert. Um das stehende Rad abzu-
bilden, wurde das Reifenmodell durch einfache Feder-Dämpfer-Elemente
im Radaufstandspunkt ersetzt. Die Parameter für die Steifigkeiten und die
vertikale Dämpfung wurden aus dem Reifenmodell übernommen. Für die
Quer- und Längs-Dämpfung wurde dasselbe Verhältnis zur Steifigkeit wie
für die vertikale Richtung angenommen. Zum Vergleich wurde anschließend
wieder das SWIFT-Reifenmodell genutzt, um das Verhalten mit rollendem

110



5.2 Objektive Kriterien für regellose Anregungen

0 5 10 15 20 25 30
0

20

40

60

Frequenz [Hz]

V
er

st
är

ku
ng

[r
ad

/m
s] Rollendes Rad

Stehendes Rad

Abbildung 5.15: Simulation einer Wankanregung auf dem Gesamtfahrzeugprüfstand
mit stehendem und rollendem Rad

Rad zu simulieren. Als Fahrgeschwindigkeit wurden dafür 100 km/h ge-
wählt. Die Auswertung der Simulationsergebnisse in Abbildung 5.15 be-
weist, dass eine einfache Modellierung der Reifensteifigkeiten ausreicht, um
das untypische Wankverhalten auf dem Prüfstand abzubilden. Mit dieser
Erkenntnis kann das stark unterschiedliche Verhalten auch erklärt werden.
Da sich der Reifen bei rollendem Rad wie ein Dämpfer verhält und bei ste-
hendem Rad wie eine Feder, ergeben sich andere Eigenmoden. Im Stand
ergibt sich bei einer Eigenfrequenz von circa 6 Hz eine weitere schwach
gedämpfte Eigenmode, bei der das Gesamtfahrzeug in Querrichtung und
um die x-Achse gegen die Quersteifigkeit des Reifens schwingt. Der Verlauf
der Verstärkung in Abbildung 5.15 zeigt dementsprechend die Überlage-
rung dieser Schwingform mit der ebenfalls vorhanden Wankschwingung
des Aufbaus gegen die Tragfedern.

Die für diese Arbeit zur Verfügung stehende Vierstempel-Hydropulsanlage
ist für die objektive Charakterisierung des Schwingungsverhaltens folglich
nicht geeignet. MTS®, der Hersteller dieses Prüfstands, bietet jedoch auch
einen Flachbahnkomfortprüfstand an, der die selbe Anregung mit rollen-
dem Rad ermöglicht. Unter der Voraussetzung, dass man die Funktion der
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5 Bewertung des Schwingungsverhaltens

Fahrwerks-Regelsysteme gewährleisten kann, könnte die Fahrzeugreaktion
auf eine rein vertikale Anregung mit einem solchen Prüfstand systematisch
bewertet werden. Für die Ermittlung des Übertragungsverhaltens in Ab-
hängigkeit der Anregungsamplitude gibt es nach den Erkenntnissen dieser
Arbeit keine Alternative zu einem Gesamtfahrzeug-Prüfstand.

Obwohl mit den Ergebnisse auf dem hier verwendeten Prüfstand keine
direkten Rückschlüsse auf das Verhalten des Fahrzeugs auf der Straße ge-
troffen werden können, zeigt die Verstärkung der Vertikalbeschleunigung
dennoch, wie ausgeprägt die Abhängigkeit von der Anregungsamplitude
ist. Eine Halbierung der Anregungsamplitude erhöht die Verstärkung in
den Frequenzbereichen zwischen der Aufbau- und Radeigenfrequenz und
über der Radeigenfrequenz deutlich. Dies ist im wesentlich auf die Reibung
der Radaufhängung zurückzuführen [APKW15]. Mit geringer Anregungs-
amplitude erhöht sich der Anteil der Reibkraft an der Gesamtkraft und da-
durch verschlechtert sich die Isolationswirkung. Das bedeutet, dass sich die
Verstärkung auf der Landstraße des Prüfgeländes in ähnlicher Größenord-
nung ändert, wenn bei halber Fahrgeschwindigkeit auch die Anregungsam-
plitude näherungsweise halb so groß wird. Für beide vorgestellten Metho-
den zur Charakterisierung des Schwingungsverhaltens auf Fahrbahnen mit
unregelmäßiger Anregung sind Messungen mit unterschiedlichen Fahrge-
schwindigkeiten zwingend für die Ermittlung der Übertragungsfunktionen
bzw. der gemittelten Amplitudendichten erforderlich. Auch die Übertra-
gungsfunktionen beschreiben also nur das durchschnittliche Schwingungs-
verhalten des Fahrzeugs für die Fahrbahn und die Fahrgeschwindigkeiten,
aus denen sie ermittelt wurden.

Außerdem fällt auf, dass der Unterschied zwischen den beiden Fahrpro-
grammen auf dem Prüfstand mit zunehmender Frequenz immer weiter
abnimmt, während im Fahrversuch auch über der Radeigenfrequenz ein
deutlicher Unterschied ermittelt wurde. Dieser Unterschied kann mit der
Funktionsweise des semiaktiven Dämpfungssystems erklärt werden: Wie
bei den meisten semiaktiven Dämpfungssystemen basiert der Algorithmus
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auf dem Sky-Hook-Prinzip [EKYN94]. Dabei werden die Geschwindigkei-
ten des Aufbaus geschätzt und daraus Sollkräfte berechnet, die der Be-
wegung entgegen wirken. Die Regelventile der Dämpfer werden dann so
angesteuert, dass die Dämpferkräfte den Sollkräften bestmöglich entspre-
chen. Bei der harmonischen Anregung auf dem Prüfstand, schwingt das
Fahrzeug zu jedem Zeitpunkt nur mit einer diskreten Frequenz. Mit stei-
genden Frequenzen werden die Aufbaugeschwindigkeiten und dementspre-
chend auch die Sollkräfte immer kleiner. Dies führt dazu, dass sich der Ven-
tilstrom mit steigender Frequenz dem Werte annähert, welcher der minima-
len Dämpferkennung entspricht. Auf der Fahrbahn L1175 des Prüfgeländes
wird das Fahrzeug hingegen breitbandig angeregt. Auch hier ergeben sich
die Sollkräfte aus den Aufbaugeschwindigkeiten, die im Bereich der Auf-
baueigenfrequenzen am größten sind. Die Kräfte, die von den Dämpfern
gestellt werden können hängen allerdings von den Dämpfergeschwindig-
keiten ab, deren Amplituden bis über den Radeigenfrequenzbereich hinaus
eine ähnliche Größenordnung haben. Selbst für den idealen Fall ohne Sys-
temdynamik kann die Dämpferkraft nur der Sollkraft entsprechen, wenn
die Dämpfergeschwindigkeit das passende Vorzeichen hat und das ist bei
breitbandiger Anregung nur zu ungefähr 50 Prozent der Fall. Auch bei
semiaktiven Dämpfungssystemen geht eine Verbesserung der Aufbaukon-
trolle bei breitbandiger Anregung mit einer Verschlechterung von Isolation
und Rauigkeit einher.

Am Beispiel des semiaktiven Dämpfungssystems wird deutlich, dass mo-
derne Fahrwerksysteme stark nichtlineares Verhalten verursachen können.
Bei der elektromechanischen aktiven Wankstabilisierung kommt eine Re-
gelstrategie zum Einsatz, bei der die Ansteuerung des Aktors an der Hin-
terachse direkt von den Bewegungsgrößen der Voraderachse abhängt [3].
Für Fahrzeuge mit diesem System kann nicht mehr angenommen werden,
dass die vertikalen Radbeschleunigungen einer Achse nicht von denen der
anderen Achse beeinflusst werden. Die Berechnung der theoretischen Rad-
beschleuniung bei einer reinen Wankanregung analog Gleichung 5.24 ist
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damit nicht mehr zulässig und eine daraus berechnete Übertragungsfunk-
tion verliert ihre Aussagekraft.

Vergleicht man die Verstärkungen, die im Fahrversuch ermittelt wurden,
mit den gemittelten Amplitudendichten, stellt man fest, dass der Einfluss
des Fahrprogramms in beiden Darstellungen mit derselben Tendenz wie-
dergeben wird. Während für die Berechnung der Übertragungsfunktion
bestimmte Voraussetzungen erfüllt sein müssen, damit das Ergebnis belast-
bar ist, fasst die gewichtete gemittelte Amplitudendichte das Schwingungs-
verhalten verschiedener Einzelmessungen zuverlässig zusammen. Die Risi-
ken bei der Verwendung der Übertragungsfunktionen bezüglich Belastbar-
keit überwiegen also die Vorteile der üblichen Form zur Quantifizierung des
Übertragungsverhaltens. Für die Charakterisierung moderner Fahrwerks-
und Fahrwerksregelsysteme, wird entsprechend die Verwendung der Krite-
rien basierend auf der Methode der gemittelten Amplitudendichten emp-
fohlen.

5.3 Objektive Kriterien für Einzelanregung

Für die Analyse des Schwingungsverhaltens auf Einzelhindernissen eignet
sich die Darstellung im Zeitbereich. Da die Frequenzen der wahrnehmbaren
Schwingungen deutlich über den Aufbaueigenfrequenzen liegen, werden die
Beschleunigungen für die objektive Charakterisierung des Schwingungsver-
haltens auf Einzelhindernissen mit einem Bandpass (5. Ordnung) mit den
Eckfrequenzen 5 und 50 Hz gefiltert. Die Abtastrate von fs = 2000 Hz
wird beibehalten.

Die Überfahrt von Einzelhindernissen wird im Fahrzeug im ersten Moment
als Stoß und im weiteren Verlauf als abklingende periodische Schwingung
wahrgenommen. Bei Fahrgeschwindigkeiten bis maximal 50 km/h sind bei-
de Schwingungsphänomene für jede Achse separat spürbar.
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Um eine Vergleichbarkeit zwischen verschiedenen Messungen zu gewähr-
leisten, werden die Signale zunächst auf den Zeitpunkt synchronisiert, an
dem die jeweilige Achse das Hindernis überfährt. Der Zeitpunkt kann un-
abhängig von der Art des Hindernisses aus der vertikalen Radträgerbe-
schleunigung identifiziert werden. Dazu wird die Radträgerbeschleunigung
durch eine zusätzliche Filterung mit einem 20 Hz Tiefpass (5. Ordnung)
im Wesentlichen auf die Schwingform der vertikalen Radeigenfrequenz re-
duziert. Diese liegt bei handelsüblichen PKW im Bereich zwischen 10 und
20 Hz. Empirische Versuche haben gezeigt, dass der erste Extremwert der
gefilterten Beschleunigung aR,z, welcher 30 % des absoluten Maximums
überschreitet, für die Synchronisierung geeignet ist. Über die Vorzeichen-
änderung der Steigung können die Indizes der Extremwerte nExt mit der
folgenden Gleichung gefunden werden.

nExt = n[sgn (aR,z[n+1]− aR,z[n]) ̸= sgn (aR,z[n]− aR,z[n−1])] (5.30)

Abbildung 5.16 zeigt den Verlauf der ungefilterten und der gefilterten ver-
tikalen Radträgerbeschleunigung beim Überfahren einer positiven Kante,
sowie die identifizierten Extremwerte. Für alle im Rahmen dieser Arbeit
durchgeführten Messungen war der Extremwert, der über folgende Bedin-
gung ermittelt wurde, für die Synchronisierung geeignet.

|az[nExt]| > 0.3max (|az[n]|) (5.31)

Aus dem Vorzeichen dieses Extremwerts kann außerdem abgeleitet werden,
ob es sich um ein positives oder ein negatives Hindernis handelt. Die Syn-
chronisierung wird für die Vorder- und Hinterachse separat durchgeführt.

Bei seitengleichen Hindernissen eignen sich die modale Längs- und Verti-
kalbeschleunigung für die Berechnung objektiver Kennwerte. Sie entspre-
chen aufgrund der zehnfachen Gewichtung der Sensoren an den Sitzschie-
nen nahezu dem Mittelwert der beiden Sensoren. Die im Folgenden vorge-
stellten Kennwerte können für die Detailanalyse des Schwingungsverhalt-
ens allerdings auch für jede andere Messposition berechnet werden.
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Abbildung 5.16: Identifikation des Zeitpunkts der Überfahrt einer positiven Kante
aus der vertikalen Radträgerbeschleunigung

Für die im Prüfprogramm (vgl. Tabelle 4.3) definierten Fahrgeschwindig-
keiten ist der Verzug zwischen Vorder- und Hinterachsanregung groß ge-
nug, dass die Schwingung der Vorderachse bereits stark abgeklungen ist,
wenn die Hinterachse das Hindernis trifft. Deshalb können die objektiven
Kennwerten für den Stoß und das Abklingverhalten für beide Achsen mit
derselben Methode ermittelt werden.

Für die Längs- und Vertikalbeschleunigung können die gleichen Kennwerte
berechnet werden. Der Beschleunigungsverlauf lässt sich in zwei Abschnit-
te unterteilen: Der erste Abschnitt charakterisiert den Stoß und der zweite
das Abklingverhalten. Das erste Schwingspiel ist charakteristisch für den
Stoß. Dieses lässt sich aufgrund von hochfrequenten Beschleunigungsan-
teilen jedoch nicht immer ohne weiteres anhand von Extremwerten oder
Nulldurchgängen identifizieren. Abbildung 5.17 zeigt exemplarisch die ver-
tikale Beschleunigung und die Extremwerte gemäß Gleichung (5.30) bei
der Überfahrt einer positiven Kante mit der Vorderachse. Dazu wurde
die Messung, wie oben beschrieben, über die Radträgerbeschleunigung auf
den Zeitpunkt der Anregung synchronisiert und in einem Intervall von
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Abbildung 5.17: Ermittlung der für den Stoß relevanten Extremwerte der Vertikal-
beschleunigung bei der Überfahrt einer positiven Kante

t = −0.05 s bis t = 0.3 s dargestellt. Die typische Schwingung mit der Ra-
deigenfrequenz, die in diesem Fall bei 11 Hz liegt, wird von einer Schwin-
gung mit deutlich geringerer Amplitude und einer Frequenz von 39 Hz
überlagert. Durch Auswertung verschiedener Messungen hat sich gezeigt,
dass die Beschleunigungsspitzen aufgrund der hochfrequenten Anteile nicht
robust identifiziert werden können. Werden die Aufbaubaubeschleunigun-
gen ebenfalls mit einem 20 Hz Tiefpass gefiltert, ist eine robuste Identifika-
tion möglich. Allerdings werden die Beschleunigungsspitzen, die den Stoß
beschreiben, dadurch auch signifikant reduziert. Deshalb wird die gefilterte
Beschleunigung nur als Hilfsgröße benutzt, um den Kennwert für den Stoß
aus dem ungefilterten Signal zu berechnen und um die Abschnitte für Stoß
und Abklingverhalten zu ermitteln.

Anhand der ersten zwei Extremwerte des gefilterten Signals lassen sich die
Positionen der Extremwerte des ungefilterten Signals ermitteln, die für den
Stoß relevant sind. Ist der Extremwert des gefilterten Signals positiv, ist
das Maximum des ungefilterten Signals relevant. Ist der Extremwert des
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gefilterten Signals negativ, ist das Minimum des ungefilterten Signals rele-
vant. Die daraus resultierenden relevanten Extremwerte des ungefilterten
Signals sind in Abbildung 5.17 durch horizontale Linien markiert. Die abso-
lute Differenz der identifizierten Extremwerte wird als Peak2Peak (P2P )
bezeichnet und als geeigneter Kennwert für die objektive Charakterisie-
rung des Stoßes betrachtet, da sie die initiale Beschleunigungsänderung
nach der Kantenüberfahrt sehr gut beschreibt und mit der vorgestellten
Methode robust ermittelt werden kann.

Das Abklingverhalten wird anhand der Schwingungen nach dem Stoß beur-
teilt. Der Anfang des Abschnitts, der für das Abklingverhalten relevant ist,
kann robust über den zweiten Extremwert des gefilterten Signals identifi-
ziert werden. Theoretisch endet der Abschnitt, sobald die Beschleunigung
wieder das Niveau vor der Anregung erreicht hat. An der Vorderachse endet
der Abschnitt allerdings spätestens, sobald die Hinterachse das Hindernis
trifft.

Als Beurteilungsmaßstab für das Abklingverhalten eignet sich der gleitende
Effektivwert als zeitlich veränderliche Beurteilungsgröße [VDI17]. Für ein
Signal x[n] der Länge N wird der gleitende Effektivwert x̃t=tSL[k] bei einer
Fensterbreite von L Punkten bzw. t = tSL Sekunden wie folgt berechnet.

x̃t=tSL[k] =

√√√√√ 1

L

k+L/2−1∑

n=k−L/2

x[n]2 für k = L/2, .., N − L/2 (5.32)

Am Beispiel einer exponentiell abklingenden harmonischen Schwingung in
Abbildung 5.18 wird deutlich, dass der Verlauf stark vom Verhältnis aus
Fensterbreite und Schwingungsfrequenz abhängt. Die Exponentialfunktion
x̂ = exp(−δt) beschreibt das tatsächliche Abklingverhalten der Schwin-
gung. Das Verhältnis aus Amplitude x̂ und Effektivwert x̃ beträgt bei har-
monischen Schwingungen x̂/x̃ =

√
2. Durch Multiplikation mit der Wurzel

aus zwei kann der gleitende Effektivwert als Kenngröße für das Abkling-
verhalten anhand der Abweichung von der Exponentialfunktion bewertet
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Abbildung 5.18: Beschreibung des Abklingverhaltens einer harmonischen Schwin-
gung durch gleitende Effektivwerte ohne Fensterfunktion

werden. Die geringste Varianz ergibt sich, wenn die Fensterbreite ein Viel-
faches der halben Periodendauer ist. Der Effektivwert weist dann einen
stufenförmigen Verlauf auf, dessen Steigung Null wird, wenn die Fenster-
grenzen auf die Nulldurchgänge des Signals x fallen. Als Kenngrößen für
das Abklingverhalten sind zum Beispiel die Amplitude nach einer definier-
ten Zeit oder die Zeit bis ein definierter Schwellwert unterschritten wird
geeignet. Würde man dies Größen anhand eines einfach gleitenden Effektiv-
werts berechnen, wäre die Abhängigkeit von der Abklingkonstante δ zum
einen stark nichtlinear und zum anderen auch stark sensitiv gegenüber der
Schwingungsfrequenz f . In dieser Form ist der gleitende Effektivwert also
nicht geeignet um robuste Kennwerte daraus abzuleiten.

Die Schwankungen des Effektivwerts um die tatsächliche Amplitude sind
auf zwei Ursachen zurück zu führen. Ist die Fensterbreite ein Vielfaches der
halben Periodendauer, entspricht der gleitende Effektivwert einer Schwin-
gung mit konstanter Amplitude dem tatsächlichen Effektivwerte. Bei ab-
klingenden Schwingungen fällt der Effektivwert stark, wenn die Fenster-
grenzen auf die Extremwerte fallen. Denn wird das Fenster um einen Index
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5 Bewertung des Schwingungsverhaltens

verschoben, ändert sich nur der erste und der letzte Wert. Dementspre-
chend ändert sich der Effektivwert nicht, wenn die Fenstergrenzen auf die
Nulldurchgänge fallen. Entspricht die Fensterbreite nicht dem Vielfachen
einer halben Periodendauer, entspricht der nach Gleichung 5.32 berechnet
Wert nicht dem tatsächlichen Effektivwert. Dementsprechend schwankt
der gleitende Effektivwert auch, wenn er auf Schwingungen mit konstanter
Amplitude angewendet wird.

Die Gewichtung mit einer Fensterfunktion w kann die Schwankung des
gleitenden Effektivwerts deutlich reduzieren. Werden die Werte an den
Fenstergrenze durch Multiplikation mit der Fensterfunktion zu Null, ist
es nicht entscheidend, ob das ungewichtete Signal an den Fenstergrenzen
einen Extremwert oder einen Nulldurchgang aufweist. Der gewichtete glei-
tende Effektivwert (GGE) x̃wt=tsL

wird gemäß

x̃wtSL[n] =
1

w̃

√√√√ 1

L

L∑

l=0

(
w[l] · x

[
n+ l−L

2

])2

für n =
L

2
, .., N − 1− L

2

(5.33)
berechnet. Das Hann-Fenster hat sich im Rahmen dieser Arbeit als be-
sonders geeignet erweisen. Damit bildet der GGE den Amplitudenverlauf
abklingender Schwingungen ab einer Fensterbreite von t = 1, 5/f sehr gut
ab. Die erforderliche Fensterbreite ist also von der geringsten Subsystem-
Eigenfrequenz abhängig. Deshalb wurde die Bewertung des Abklingvor-
gangs nach Einzelhindernissen eine Fensterbreite von t = 0.2 s definiert.
Damit kann der GGE das Abklingverhalten von Schwingungen ab 7,5 Hz
und dementsprechend das Abklingverhalten von Schwingungen bei der
Aggregat- und Radeigenfrequenzen beschreiben.

Abbildung 5.19 zeigt den resultierenden Verlauf des GGE am Beispiel der
Messung, die im vorherigen Abschnitt zur Erläuterung der Kennwerte für
den Stoß verwendet wurde. Die vertikalen Linien entsprechen den Grenzen
des Abschnitts, der für die Charakterisierung des Abklingverhaltens ge-
nutzt wird. Als primärer Kennwert wird der GGE 100 Millisekunden nach
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Abbildung 5.19: Kennwerte für die Bewertung des Abklingverhaltens am Beispiel der
Überfahrt einer positiven Kante

Beginn des Abklingvorgangs definiert. Hier deckt sich das Fenster des GGE
mit dem Abschnitt des Abklingvorgangs und dementsprechend beschreibt
der Kennwert den mittleren Pegel. Für den Kennwert wird die Bezeichnung
MittlererPegel (MP ) festgelegt. Als sekundärer Kennwert wird der GGE
200 Millisekunden nach Beginn des Abklingvorgangs, also am Ende des
Abschnitts definiert. Der Wert beschreibt also den Restpegel. Für diesen
Kennwert wird entsprechend die Bezeichnung RestPegel (RP ) festgelegt.
In Abbildung 5.19 sind die Kennwerte durch kreisförmige Markierungen
hervorgehoben.

Bei Messungen unter realen Bedingungen lässt sich eine gewisse Streuung
der Ergebnisse bei mehrfacher Wiederholung eines Manövers nicht ver-
meiden. Deshalb müssen die Messungen auf Einzelhindernissen zwingend
mehrfach durchgeführt werden und die Kennwerte aus allen Messungen
gemittelt werden. Durch die Synchronisierung der Messung auf das Hin-
dernis, können zur Visualisierung auch die gemessenen Beschleunigungen
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Abbildung 5.20: Synthese aus Einzelmessungen am Beispiel der Überfahrt einer po-
sitiven Kante

und die daraus ermittelten GGEs gemittelt werden. Die so generierte Syn-
these aus den Einzelergebnissen ermöglicht eine kompakte Form der Dar-
stellung. Um die Streuung von K Messergebnissen eines Signals x[n] zu
bewerten, wird die Standardabweichung sx gemäß der Definition

sx[n] =

√√√√ 1

K

K∑

k=1

(x[n, k]− x[n])
2 (5.34)

für jeden Messpunkt n berechnet. In Abbildung 5.20 ist der Verlauf der
modalen Vertikal-Beschleunigung von sechs Einzelmessungen, die gemit-
telte Beschleunigung und die Standardabweichung dargestellt. Die Abbil-
dung verdeutlicht, dass eine Einzelmessung trotz hoher Reproduzierbarkeit
nicht ausreichend sein kann, um geringe Unterschiede zwischen verschie-
denen Fahrwerksabstimmungen aufzulösen.

Die Streuung der Kennwerte für die Bewertung des Stoßes und des Ab-
klingverhaltens wird mit Hilfe des empirischen Variationskoeffizienten v
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Tabelle 5.6: Übersicht von Kennwerten für die objektive Bewertung des Schwingungs-
verhaltens auf Einzelhindernissen

Schwingungsphänomen Kennwert

Stoß Vorderachse Längs P2Pv,x

Stoß Hinterachse Längs P2Ph,x

Stoß Vorderachse Vertikal P2Pv,z

Stoß Hinterachse Vertikal P2Ph,z

Abklingpegel Vorderachse Längs MPv,x

Abklingpegel Hinterachse Längs MPh,x

Abklingpegel Vorderachse Vertikal MPv,z

Abklingpegel Hinterachse Vertikal MPh,z

Restpegel Vorderachse Längs RPv,x

Restpegel Hinterachse Längs RPh,x

Restpegel Vorderachse Vertikal RPv,z

Restpegel Hinterachse Vertikal RPh,z

bewertet. Er beschreibt die relative Streuung und berechnet sich für einen
Kennwert x gemäß

vx =
sx
x

(5.35)

aus dem Quotienten der Standardabweichung sx und dem Mittelwert x.
Damit lässt sich die Streuung verschiedener Kenngrößen miteinander ver-
gleichen. Anhand der Variationskoeffizienten kann damit überprüft wer-
den, ob eine Messreihe unter konstanten Randbedingungen durchgeführt
wurde. Als Schwellwert wurde eine Variationskoeffizient von 5 % definiert.
Eine Messreihe aus mindestens 5 Einzelmessungen ist nur dann gültig,
wenn dieser Schwellwert von keinem Kennwert überschritten wird. Tabel-
le 5.6 liefert eine Übersicht aller Kennwerte für die objektive Charakteri-
sierung des Schwingungsverhaltens auf Einzelhindernissen.
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5 Bewertung des Schwingungsverhaltens

5.4 Anwendung der Methodik auf Messdaten
in der Fahrwerksentwicklung

Im Rahmen dieser Studie wurden Messdaten von über 20 Fahrzeugen ana-
lysiert. Dazu gehörten Modelle der Porsche AG, die in verschiedenen Va-
rianten vermessen wurden, um unterschiedliche Abstimmungen zu bewer-
ten, sowie Modelle in unterschiedlichen Entwicklungsstadien, um den Fort-
schritt der Entwicklung zu verfolgen. Zusätzlich wurden Fahrzeuge von
Wettbewerbern einbezogen.

Das Spektrum der Fahrzeugkategorien erstreckt sich vom Supersportwagen
McLaren MP4-12C bis zur Komfortlimousine Bentley Flying Spur. Ebenso
wurden verschiedenste Antriebskonzepte abgedeckt. Die Verbrennungsmo-
toren sind als Front-, Mittel- und Heckmotor mit Heck- oder Allradantrieb
vertreten. Die Fahrzeuge mit Elektroantrieb hatten an beiden Achsen je-
weils einen Motor.

Mit der vorgestellten Methode konnten die Kennwerte für alle vermessenen
Fahrzeuge robust und dementsprechend automatisiert aus den Messdaten
ermittelt werden. Dabei konnten teils signifikante Unterschiede zwischen
den Fahrzeugen festgestellt werden, die wertvolle Hinweise auf Entwick-
lungspotentiale lieferten. Ebenso konnten mit der Methode objektive Ziel-
werte für künftige Fahrzeugmodelle abgeleitet werden.

Da die zugrunde liegenden Daten mit vergleichsweise geringem Aufwand
auch während eines Probandenversuchs erfasst werden können, eigenen
sich die vorgestellten Kennwerte für eine systematische Analyse des Zu-
sammenhangs zur subjektiven Wahrnehmung im Rahmen einer großen
Probandenstudie. Zukünftige Arbeiten sollten im Rahmen einer solchen
Studie sowohl den Zusammenhang zwischen den entwickelten Kennwer-
ten und den zugrunde liegenden Schwingungsphänomenen als auch den
Einfluss der einzelnen Phänomene auf den absoluten Komforteindruck un-
tersuchen, um die Aussagekraft und Relevanz der Kennwerte für die Fahr-
werksentwicklung gezielt zu validieren..
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6 Zusammenfassung

Die Arbeit stellt eine durchgängige Methodik zur robusten Berechnung
potenzieller Kennwerte für Schwingungsphänomene mit Relevanz für die
Fahrwerksentwicklung bereit. Für eine einfache und zugleich robuste Erfas-
sung realer Versuchsdaten wurden ein Messkonzept und ein Prüfprogramm
entwickelt. Ein Gesamtfahrzeugmodell, das die relevanten Schwingungs-
phänomene bis 30 Hz abbildet, diente als Werkzeug zur Interpretation von
Messergebnissen sowie zur Entwicklung und Bewertung der Kennwerte.

Zur Charakterisierung periodischer und regelloser Schwingungen wurden
in einer systemtheoretischen Betrachtung theoretische Kennwerte abgelei-
tet, die sich in Frequenzbereich und Bewegungsrichtung unterscheiden. Für
die Berechnung der entsprechenden Kennwerte aus Versuchsdaten wurden
verschiedene Methoden angewendet, verglichen und bewertet. Eine robuste
Berechnung der Kennwerte konnte auf Basis der spektralen Amplituden-
dichte mehrerer Messungen erreicht werden. Die Annahme, dass sich das
Schwingungsverhalten auch bei modernen Fahrwerksystemen linearisieren
lässt und Übertragungsfunktionen für die objektive Bewertung geeignet
sind, wurde am Beispiel eines semiaktiven Dämpfungssystems und eines
aktiven Wankstabilisierungssystems widerlegt. Der Vergleich von Prüf-
standsmessungen mit Fahrversuchen zeigte zudem, dass weit verbreite-
te Prüfstandmessungen mit stehenden Rädern nicht repräsentativ für das
Schwingungsverhalten im realen Fahrbetrieb sind.

Für Einzelhindernisse wurde eine Methode vorgestellt, die mithilfe einer
hilfsweise gefilterten Extremwertsuche eine robuste und automatisierbare
Berechnung des etablierten Peak-to-Peak-Werts für den Stoß ermöglicht,
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6 Zusammenfassung

ohne dass hochfrequente Anteile ausgeblendet werden müssen. Für das
Abklingen der Schwingung wird der gewichtete gleitende Effektivwert ein-
geführt, aus dem während des Abklingvorgangs ein mittlerer Pegel und ein
Restpegel als skalare Kennwerte berechnet werden können.

In Summe konnte ein umfangreicher Kennwertkatalog bereitgestellt wer-
den, in dem für jeden Kennwert aufgrund systemtheoretischer Überlegun-
gen ein Zusammenhang zu einem relevanten Schwingungsphänomen be-
steht. Zudem ist für jeden Kennwert definiert, welche Versuche erforder-
lich sind, welche Signale erfasst werden müssen und wie diese auszuwerten
sind. Die Anwendbarkeit und Robustheit der Kennwerte wurde an mehr
als 20 Fahrzeugen unterschiedlicher Kategorien belegt.

Ein direkter empirischer Nachweis der Subjektiv–Objektiv-Korrelation war
nicht Gegenstand der Arbeit. Hier könnten zukünftige Arbeiten anknüpfen.
Die Herausforderungen für eine Probandenstudie liegen in der realistischen
und reproduzierbaren Erlebbarkeit der Schwingungen sowie in einer hin-
reichenden Anzahl von Probanden, die in der Lage sind, die Schwingungs-
phänomene zuzuordnen. Neben der Korrelation der einzelnen Kennwerte
mit der subjektiven Wahrnehmung, könnte zudem untersucht werden, wie
die Kriterien im Sinne einer Gesamtbeurteilung gewichtet werden.
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