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Zusammenfassung

Die Aeroelastik ist fiir die Auslegung von Turbomaschinen von zentraler Bedeutung. Besonders
deutlich wird dies am Beispiel von integralen Laufridern, einer Technologie, die aktuell zur Stei-
gerung der spezifischen aerodynamischen Stufenarbeit eingesetzt wird. Die integrale Verbindung
zwischen den Schaufeln und der Scheibe ldsst gegeniiber konventionell ausgefiihrten Steckver-
bindungen hohere mechanische Belastungen zum Beispiel durch hohere Drehzahlen zu. Gestei-
gerte Drehzahlen haben den Vorteil, dass die spezifische aerodynamische Stufenarbeit ebenfalls
gesteigert werden kann. Als ein Nachteil der integralen Bauweise ergibt sich jedoch eine erhoh-
te Schwinganfilligkeit der Beschaufelung. Um die Betriebssicherheit gewihrleisten zu konnen,
miissen Schaufelschwingungen in der Auslegung beriicksichtigt werden. Hierfiir sind zum einen
ein tiefgreifendes physikalisches Verstdndnis und zum anderen experimentell validierte Berech-
nungsverfahren notwendig. Fiir beide Anforderungen werden qualitativ hochwertige Messdaten
benotigt, die unter moglichst realitidtsnahen Bedingungen erfasst werden. Daten der erforderlichen
Qualitdt sind in der frei zugédnglichen Literatur jedoch nicht vorhanden. Vielmehr ist ein Mangel
an publizierten Ergebnissen festzustellen, die zum Beispiel die Rotation der Laufschaufeln in Tur-
bomaschinen mit einbeziehen.

Mit dem Ziel, Schaufelschwingungen gezielt anregen zu konnen und damit eine Grundlage fiir
die Erforschung der Physik aeroelastischer Effekte und fiir die Validierung numerischer Verfahren
zu schaffen, wird in dieser Arbeit ein akustisches Anregungssystem entwickelt. Das Grundkon-
zept dieses Systems sieht eine definierte Anzahl von akustischen Anregungseinheiten vor, die auf
den Umfang gezielt verteilt und im Gehéduse der Turbomaschine fixiert eine Laufschaufelreihe
zum Schwingen anregen. Zundchst werden die akustischen Anregungseinheiten ausgelegt sowie
der Einfluss einer typischen Turbomaschinenstromung auf die akustische Anregung untersucht.
AnschlieBend erfolgt erstmals der Nachweis der gezielten akustischen Anregung von Schwingun-
gen in einer Laufreihe eines Axialverdichters. Die angeregten Schwingungen werden mit einem
anhand von Dehnungsmessstreifen validierten, optischen Tip-Timing-System erfasst. Sowohl die
akustische Anregung als auch die Messung der Schwingungen erfolgen beriihrungslos, wodurch
eine Beeinflussung der mechanischen Eigenschaften der untersuchten Beschaufelung verhindert
wird.

Basierend auf der Analyse des Schwingverhaltens der gesamten Laufreihe werden die komple-
xen physikalischen Zusammenhinge zwischen dem erzeugten akustischen Feld und den Schaufel-
schwingungen bei akustischer Anregung erkannt und erldutert. Darauf aufbauend wird erstmals
das Konzept der phasenversetzten Ansteuerung der akustischen Anregungseinheiten zur gezielten
Variation des im rotierenden System angeregten Knotendurchmessers erfolgreich eingesetzt.

Wie die in dieser Arbeit vorgestellten Untersuchungen zeigen, birgt die akustische Anregung



grofes Potential fiir die Bewiltigung des aktuellen Forschungsbedarfs in der Aeroelastik. So er-
folgt die akustische Anregung beriihrungslos und in Kombination mit dem Tip-Timing-System
minimalinvasiv. Aufgrund der Flexibilitit des akustischen Systems hinsichtlich Frequenz und Am-
plitude der Anregung sowie der Moglichkeit der freien Variation des angeregten Knotendurchmes-
sers ist das Konzept der akustischen Anregung im rotierenden System ein signifikanter Fortschritt
gegeniiber bereits publizierten alternativen Anregungsmethoden.



Abstract

Aeroelasticity is of crucial importance for the design of turbomachines. The blade integrated disk
(blisk) design is one of the latest technologies to increase the aerodynamic work per turbomachi-
ne stage and a good example for the relevance of aeroelasticity in turbomachines. The integral
connection between the blades and the disk improves the maximum tolerable mechanical loading
compared to conventional plug connections. This can be used to increase the rotational speed. The
benefit of a higher rotational speed is the potential increase of the aerodynamic work per stage.
One drawback is that the blisk design lead to rotor blades, which are especially prone to vibra-
tions. To guarantee the reliability of operation, blade vibrations have to be taken into account in
the design process. For that purpose, a consolidated understanding of the physical background of
aeroelastic effects must exist. Further, numerical methods validated with high quality experimen-
tal data have to be available. Regarding the available literature, a lack of high quality data e.g.
considering the rotation of the turbomachine rotor blades can be noted.

The present work involves the development of an acoustic excitation system for use in turbomachi-
nery research and development. The objectives of the present work are to provide a system for the
systematic excitation of blade vibrations. The proposed excitation system shall provide the basis
for investigating the physics of aeroelastic effects in turbomachines and for validating high fideli-
ty numerical methods. The basic principle of this excitation system is based on a defined number
of excitation units, which are circumferentially distributed, mounted in the turbomachine casing,
and excite rotor blade vibration. The first part of this work is about the design of the acoustic
excitation units. The influence of a typical turbomachinery flow on the acoustic excitation is then
quantified using a designed acoustic excitation unit. Subsequently, the acoustic excitation of rotor
blade vibrations in an axial compressor is measured for the first time. Excited blade vibrations are
measured by an optical tip-timing-system which is validated with strain gages. The acoustic ex-
citation system as well as the tip-timing-system for blade vibration measurement are specifically
designed to be non-contact, so that a direct impact on the mechanical properties of the investigated
rotor blades is avoided.

Based on the analysis of the vibrations of the whole rotor cascade, the complex relationship be-
tween the excited acoustic field and the blade vibrations during acoustic excitation is identified
and explained. On this basis, the method of phase-lag control of the acoustic excitation units is
successfully applied for varying the excited nodal diameter in a turbomachine for the first time.

The investigations presented in this thesis prove the acoustic excitation method to provide a high
potential for contributing to solutions for the current challenges in aeroelastic research. Benefits
of the acoustic excitation method are, for example, that it is non-contact and in combination with



the tip-timing-system minimally invasive. Finally, the great flexibility of the acoustic excitation
system regarding the frequency and amplitude of excitation as well as the possibility of being
able to excite any nodal diameter separately represents a significant improvement compared to
previously published alternative excitation approaches.
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1 Einleitung

Die Gasturbine ist heutzutage ein fester Bestandteil sowohl der elektrischen und thermischen
Energieversorgung als auch der Luftfahrt. Diese Maschine, die auf dem offenen Joule-Prozess
basiert, wird kontinuierlich von einem Arbeitsfluid durchstromt. Mit einem vergleichsweise gerin-
gem Gewicht erreicht eine Gasturbine eine hohe Leistungsdichte (Lechner und Seume 2011) und
ist somit priadestiniert fiir die Luftfahrt, in der ein geringes Gewicht eine der wichtigsten Anforde-
rungen darstellt. Seit dem ersten Serienflugzeug mit Strahlantrieb, der Messerschmitt ME 262, die
im Jahre 1942 ihren Jungfernflug mit Strahltriebwerken erfolgreich absolvierte (Jurleit 1992), ist
die Gasturbine als Antrieb fiir zivile und militdrische Flugzeuge kontinuierlich weiterentwickelt
worden. Von dieser Entwicklung profitierte neben der Luftfahrt auch die Kraftwerksindustrie, in
der heutzutage sowohl Gasturbinen in reinen Gaskraftwerken als auch in kombinierten Gas-und-
Dampfturbinen-Kraftwerken (GuD-Kraftwerken) eingesetzt werden. Aufgrund ihrer Schnellstart-
fahigkeit dienen Gaskraftwerke vor allem zur Abdeckung von Spitzenlasten. Die Kombination
aus Gas- und Dampfturbinenprozess ermoglicht es in GuD-Kraftwerken, einen Wirkungsgrad von
tiber 60% zu erreichen (Hofer und Hopner 2011), und stellt somit eine ressourcenschonende Opti-
on der elektrischen Energieerzeugung dar.

Die Entwicklung moderner Gasturbinen wird durch das Bestreben nach einem hohen Wirkungs-
grad und einem damit verbundenen niedrigen spezifischen Kraftstoffverbrauch sowie nach niedri-
gen Emissionen und Wartungskosten bestimmt. In den letzten Jahrzehnten wurden vor allem im
Bereich der Aerodynamik der Verdichter- und Turbinenkomponenten grofle Fortschritte erzielt.
Durch die Einfiihrung verschiedener technologischer Entwicklungen wie zum Beispiel der dreidi-
mensionalen Gestaltung von Turbomaschinenschaufeln (Denton und Xu 1998, Yershov et al. 2002,
Amano und Xu 2005), integraler Laufridder, sogenannter Blade Integrated Disks (Blisks) (Klauke
2007), oder Controlled Diffusion Airfoils (Steinert et al. 1991) werden heutzutage isentrope Wir-
kungsgrade im Verdichter zwischen 86 und 90% und in der Turbine von iiber 90% erreicht (Gier
und Hiibner 2005, Lechner und Seume 2011). Das Ergebnis sind effektive Kraftwerksturbinen und
Flugtriebwerke, deren Verluste entscheidend reduziert werden konnten.

Moderne Beschaufelungen werden als schlanke Strukturen mit einem hohen Hohen-zu-Seiten-
Verhiltnis ausgefiihrt. Besonders die Hinterkantendicke hat einen signifikanten Einfluss auf die
aerodynamischen Verluste, die durch den Geschwindigkeitsgradienten im Nachlauf verursacht
werden (Curtis et al. 1997). Die Hinterkantendicke wird somit vor dem Hintergrund eines verlu-
starmen Schaufelprofils moglichst diinn ausgefiihrt. Ein hohes Hohen-zu-Seiten-Verhiltnis resul-
tiert aus immer ldnger werdenden Schaufeln und damit groer werdenden Stromungsquerschnit-
ten. Der vergroBerte Stromungsquerschnitt erlaubt einen grofleren Massenstrom und somit einen
hoheren Leistungsumsatz. Zusitzlich wird das Verhiltnis zwischen Kernstromung und Sekundir-
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stromung im Bereich der Nabe und im Bereich des Gehiuses dahingehend beeinflusst, dass die
verlustbehaftete Stromung im wandnahen Bereich einen prozentual geringeren Anteil einnimmt
und somit ein hoherer Wirkungsgrad erreicht werden kann. Die schlanke und mit einem grof3en
Hohen-zu-Seiten- Verhiltnis charakterisierte Geometrie moderner Turbomaschinenschaufeln fiihrt
zu einer geringeren Steifigkeit der Struktur und somit zu einer hoheren Anfilligkeit gegeniiber
Schwingungen.

Zusitzlich zu der geringeren Steifigkeit moderner Beschaufelungen tragen erhdhte aerodynami-
sche und thermische Lasten zu der zentralen Bedeutung von Schwingungen in der Auslegung und
im Betrieb von Gasturbinen bei. Die Steigerung der aerodynamischen Lasten ist beispielsweise
auf die Reduzierung der Schaufelanzahl einzelner Stufen zuriickzufiihren. Hierdurch kann eine
Reduktion der aerodynamischen Verluste sowie eine Gewichtsreduzierung erreicht werden. Bei
gleichbleibendem Arbeitsumsatz der Gasturbine steigt jedoch die aerodynamische Last, die auf ei-
ne einzelne Schaufel wirkt. Die Gewichtsreduzierung ist insbesondere fiir die Luftfahrt von grofler
Bedeutung. Dies ist dadurch begriindet, dass in der Luftfahrt mit der Reduzierung des Gewichts
der Treibstoffverbrauch und damit einhergehend die Betriebskosten gesenkt werden kénnen.

Eine weitere Zunahme der aerodynamischen Lasten ist durch eine hohe spezifische aerodynami-
sche Stufenarbeit zu erwarten. Diese Kennzahl gibt die spezifische Leistung an, die eine einzelne
Stufe dem Fluid entzieht (Turbine) oder zufiihrt (Verdichter). Durch eine hohe spezifische aerody-
namische Stufenarbeit kann die Stufenanzahl und somit das Gewicht eines Verdichters oder einer
Turbine bei gleichbleibendem Druckverhiltnis reduziert werden. Insbesondere die Niederdruck-
turbine in Flugtriebwerken stellt eine Komponente dar, die sich aufgrund ihres hohen Anteils am
Gesamtgewicht des Triebwerks von 33% fiir Gewichtseinsparungen durch die Reduktion der Stu-
fen eignet (Vazquez et al. 2003). Die Aktualitit der Optimierung der Niederdruckturbine wird
durch das von Pratt & Whitney in Zusammenarbeit mit der MTU Aero Engines neu entwickel-
te Triebwerk PW1000G deutlich. In diesem Triebwerk ist die Drehzahl des Fans und der Nie-
derdruckturbine durch ein Getriebe entkoppelt (Getriebefan-Triebwerk, engl. Geared Turbofan).
Hierdurch kann eine schnelldrehende Niederdruckturbine eingesetzt werden, die durch eine hohe-
re spezifische aerodynamische Stufenarbeit eine geringere Stufenanzahl und somit ein geringeres
Gewicht verspricht (Buckl 1998). Gleichzeitig steigt jedoch durch eine transsonische Durchstro-
mung dieser Turbine die aerodynamische Belastung der einzelnen Stufen und somit das Potential
zur Schwingungsanregung erheblich (Brdunling 2009).

Eine aktuelle Schliisseltechnologie im Bereich des Verdichters sind Blisks. Die in diesem Bau-
teil integral ausgefiihrte Verbindung zwischen Schaufelfu3 und Scheibe erlaubt eine hohere me-
chanische Belastung dieser Komponente. Es lassen sich somit hohere Umfangsgeschwindigkeit
und damit einhergehend eine hohere spezifische aerodynamische Stufenarbeit realisieren. Folglich
werden im Vergleich zur konventionellen Bauweise weniger Verdichterstufen in Blisk-Bauweise
benotigt, um das gleiche Druckverhiltnis aufzubauen. Die hierdurch erreichte Reduktion der Stu-
fenanzahl geht mit einer Gewichtsersparnis einher. Eine zusitzliche Gewichtsreduktion wird bei
der Verwendung von Blisks zudem durch die Vermeidung von Materialanhdufungen im Uber-



gang zwischen Schaufelfu3 und Scheibe erreicht, denn wihrend bei konventioneller Bauweise
die Realisierung der Aufnahme des Schaufelfues in der Scheibe einen erheblichen Materialein-
satz erfordert, kann dieser Ubergang in Blisk-Bauweise schlanker ausgefiihrt werden. Insgesamt
lasst sich mit der Blisk-Technologie eine Gewichtsersparnis von bis zu 20% erreichen (Bussmann
et al. 2005). Ein Nachteil dieser Technologie besteht jedoch in der fehlenden Fiigestellenddmp-
fung im Ubergang zwischen dem Schaufelful und der Scheibe im Vergleich zu konventionellen
nicht-integralen Bauweisen. Hierdurch weisen Blisks eine geringe Gesamtddmpfung auf und sind
somit gegeniiber Schwingungen besonders anfillig.

Die Steigerung der thermischen Belastung resultiert hauptsichlich aus der in den letzten Jahrzehn-
ten kontinuierlich erhohten Turbineneintrittstemperatur (TET). Durch die Erhohung der TET kann
der Energiegehalt (Enthalpie) des Fluids gesteigert werden. Das Potential der Stromung, Arbeit
zu verrichten, nimmt folglich zu. Weiterhin steigt mit der Erhohung der TET der thermische Wir-
kungsgrad der Gasturbine. Aktuelle Turbineneintrittstemperaturen von bis zu 1700K (Brédunling
2009) erfordern den Einsatz von hochwarmfesten Metalllegierungen sowie von Kiihlverfahren.
Trotz der Kiihlung ist der Werkstoff der Turbinenschaufeln hohen Temperaturen ausgesetzt. In-
folgedessen nimmt die Schwingfestigkeit des Werkstoffs der Turbinenschaufeln nach Radaj und
Vormwald (2007) ab.

Zusammenfassend ldsst sich feststellen, dass aktuelle Entwicklungen aufgrund einer geringeren
Steifigkeit der Beschaufelung, erhohter thermischer und aerodynamischer Lasten und einer gerin-
gen Dampfung bei integralem Design zu einer erhohten Belastung durch Schaufelschwingungen
beitragen. Je nach Amplitude der auftretenden Schwingung kann diese zum Versagen des Bauteils
durch Uberschreiten der Festigkeitsgrenze oder zur Materialermiidung durch High Cycle Fatigue
fiihren. Im letzteren Fall ist die Schwingung durch vergleichsweise kleine Amplituden charakte-
risiert, resultiert jedoch aufgrund der hohen Frequenz in einer hohen Anzahl an Lastzyklen. Die
Bedeutung von High Cycle Fatigue fiir die Auslegung und den Betrieb von Gasturbinen ist durch
eine Vielzahl von Autoren bereits im letzten Jahrhundert untersucht worden. So stellt Danforth
(1966) fest, dass das Vermeiden von schwingungsinduzierten Lasten eines der wichtigsten Kriteri-
en in der Auslegung ist, um einem moglichen Versagen der Beschaufelung vorzubeugen. Cowles
(1996) beschreibt High Cycle Fatigue aus der Sicht eines Flugtriebwerkherstellers. Er stellt fest,
dass High Cycle Fatigue (HCF) die hiufigste Ursache fiir das Versagen von militarischen Flugtrieb-
werken ist (siehe Abbildung 1.1). Bei ndherer Betrachtung der einzelnen Komponenten, in denen
HCEF-Probleme auftreten, wird deutlich, dass am hédufigsten die hochbelasteten Rotorschaufeln be-
troffen sind (vgl. Abbildung 1.1). Nach El-Aini et al. (1997) bleiben 90% der potentiellen durch
HCF verursachten Probleme wihrend der Erprobung eines neuen Flugtriebwerks unentdeckt. Die
verbleibenden 10% nehmen dennoch 30% der gesamten Entwicklungskosten in Anspruch und
sind verantwortlich fiir tiber 25% der unvorhergesehenen Vorfille. Wisler und Shin (1998) geben
eine grobe Abschitzung fiir die Bedeutung von HCEF fiir die Entwicklung einer Gasturbine, nach
der 10% bis 40% der im Entwicklungsprozess auftretenden Probleme auf HCF zuriickzufiihren
sind. Weiterhin treten im Durchschnitt 2,5 schwerwiegende HCF-Probleme wéhrend des Entwick-
lungsprozesses einer Gasturbine auf. In Hinblick auf den Verschleifl wihrend des Betriebes einer
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Abbildung 1.1: Bedeutung von High Cycle Fatigue fiir militirische Flugtriebwerke nach Cowles
(1996)

Gasturbine lassen sich circa 5% der Wartungskosten auf HCF zuriickfiihren.

Es wird deutlich, dass der Vorhersage und der Beriicksichtigung der Schaufelschwingungen und
deren Anregungsmechanismen ein hoher Stellenwert eingerdumt werden muss. Insbesondere im
Auslegungsprozess werden effektive Methoden zur Vorhersage bendtigt, um das Auftreten unvor-
hergesehener Schwingungsanregungen in der Erprobung oder wihrend des Betriebes zu vermei-
den. So beschreibt zum Beispiel Srinivasan (1997) Vorfille, bei denen erst wihrend der Qualifi-
zierung eines Flugtriebwerks oder sogar nach Beginn der Produktionsphase eines Triebwerktyps
Beschiddigungen durch Schaufelschwingungen auftraten und somit erhebliche Kosten entstanden.

Um Schaufelschwingungen in Turbomaschinen realitdtsnah modellieren zu konnen, muss die In-
teraktion der schwingenden Schaufel mit der umgebenden Stromung beriicksichtigt werden. Diese
Interaktion umfasst das Zusammenspiel zwischen den Trigheits-, den elastischen sowie den aero-
dynamischen Kriften und wird durch das Fachgebiet der dynamischen Aeroelastik beschrieben.
Klassischerweise wird zur Verdeutlichung der beteiligten Krifte das in Abbildung 1.2 dargestellte
Collar-Diagramm verwendet.

Fiir die Vorhersage aeroelastischer Effekte im Auslegungsprozess von Gasturbinen kommen nume-
rische Methoden zum Einsatz. In den letzten Jahren konnten auf dem Gebiet der numerischen Mo-
dellierung aeroelastischer Phiinomene erhebliche Fortschritte erzielt werden. Fiir die Validierung
der entwickelten numerischen Modelle werden experimentelle Daten unter realitdtsnahen Bedin-
gungen benotigt. Zudem sind experimentelle Untersuchungen die Grundlage fiir die Entwicklung
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Abbildung 1.2: Collar-Diagramm

eines detaillierten Verstindnisses aeroelastischer Effekte. Die fiir die Validierung und fiir ein detail-
liertes physikalisches Verstandnis notwendige Quantitit und Qualitédt der aeroelastischen Testfille
lasst sich jedoch in der Literatur nicht wiederfinden. Bereits Marshall und Imregun (1996) und
Vogt (2005) stellen einen Mangel an publizierten experimentellen Daten fest. Nach El-Aini et al.
(1997) kann die experimentelle Untersuchung der Aeroelastik von Turbomaschinenkomponenten,
beispielsweise von einer Turbomaschinenschaufel, in drei Abstraktionsgrade unterteilt werden:

1. Untersuchung der Komponente im Labor
2. Untersuchung der Komponente in einem skalierten Priifstand mit rotierender Beschaufelung
3. Untersuchung der Komponente in einer realen Maschine

Insbesondere fiir den zweiten Abstraktionsgrad wird sowohl ein System zur Anregung als auch ein
System zur Messung der angeregten Schaufelschwingungen im rotierenden System benétigt. Eine
der wesentlichen Herausforderungen bei der Umsetzung dieser Systeme ergibt sich aus der Rotati-
on der Beschaufelung, die zum Schwingen angeregt werden soll. Hierdurch miissen entweder die
Signale, die zur Anregung und Erfassung der Schaufelschwingung genutzt werden sollen, in das
rotierende System iibertragen werden oder die Anregung und Erfassung der Schaufelschwingung
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aus dem stehenden System erfolgen. In beiden Fillen ergeben sich je nach gewihlter Methode
zur Schwingungsanregung beziehungsweise -erfassung jeweils weitere Herausforderungen. Ins-
gesamt stellt somit sowohl die Anregung als auch die Erfassung von Schaufelschwingungen im
rotierenden System eine komplexe Problemstellung dar. Insbesondere zur aktiven Schwingungs-
anregung von Turbomaschinenschaufeln lassen sich daher in der Literatur nur wenige Studien
finden.

Vor dem Hintergrund der hohen Relevanz aeroelastischer Effekte fiir den Auslegungsprozess und
den Betrieb moderner Gasturbinen sowie dem Mangel an publizierten experimentellen Daten wird
im Rahmen dieser Arbeit die Entwicklung eines Systems zur Anregung von Schaufelschwingun-
gen in Turbomaschinen vorgestellt. Das Ziel der in dieser Arbeit beschriebenen Entwicklung ist
ein System, das zum einen die Laufschaufeln einer Turbomaschine beriihrungslos zum Schwingen
anregt und zum anderen eine hohe Flexibilitdt aufweist. Wesentliche Parameter wie zum Beispiel
die Anregungsfrequenz, die Anregungsamplitude und der Phasenversatz zwischen den Schwin-
gungen benachbarter Schaufeln, der sogenannte Interblade Phase Angle, sollen moglichst frei ein-
stellbar sein. Weiterhin soll das grundlegende Verstédndnis fiir die physikalischen Zusammenhénge
bei der akustischen Schaufelschwingungsanregung in Turbomaschinen gelegt werden. Dieses Sys-
tem basiert auf einem erstmals fiir diese Anwendung genutzten akustischen Ansatz und bildet in
Kombination mit einem optischen Tip-Timing-System zur Messung von Schaufelschwingungen
einen vielversprechenden Versuchsaufbau zur Generierung hochwertiger experimenteller Daten.
Diese bilden die Grundlage sowohl fiir die Weiterentwicklung numerischer Methoden als auch fiir
die Vertiefung des physikalischen Verstindnisses aeroelastischer Effekte. Das entwickelte System
ist fiir den Einsatz in der Schnittstelle zwischen dem zweiten und dem dritten Abstraktionsgrad
optimiert und soll in skalierten Verdichter- und Turbinen-Rigs verwendet werden.

Im Anschluss an dieses Kapitel folgt eine Ubersicht iiber den aktuellen Stand der Forschung und
eine Einordnung der in dieser Arbeit vorgestellten Ergebnisse vor dem Hintergrund bereits pu-
blizierter Studien. Im darauf folgenden Kapitel 3 werden die fiir das Verstindnis dieser Arbeit
notwendigen theoretischen Grundlagen im Bereich der Aeroelastik und der Aeroakustik und de-
ren Zusammenspiel fiir den Fall der akustischen Anregung erldutert. Kapitel 4 beschreibt die Ent-
wicklung der einzelnen Komponenten des akustischen Anregungssystems. Die Beschreibung des
fiir die Erprobung des akustischen Anregungssystems eingesetzten Versuchstrigers, des Nieder-
geschwindigkeitsaxialverdichters (NGAV), erfolgt in Kapitel 5. AnschlieBend wird in Kapitel 6
das im Rahmen dieser Arbeit fiir die Erfassung von Schaufelschwingungen verwendete, optische
Tip-Timing-System mit Hilfe von Dehnungsmessstreifen validiert.

In Kapitel 7 werden zunéchst der Aufbau und die Parameter der akustischen Anregung am NGAV
beschrieben. AnschlieBend wird die Vermessung der am NGAV eingesetzten Anregungseinheiten
vorgestellt und die Notwendigkeit einer Kalibrierung des akustischen Anregungssystems disku-
tiert. Der erstmalige Nachweis der akustischen Schwingungsanregung von Turbomaschinenschau-
feln im rotierenden System erfolgt im darauf folgenden Abschnitt. Unter Verwendung der im
NGAYV gemessenen Daten wird der physikalische Zusammenhang zwischen dem akustischen Feld



und den sich einstellenden Schaufelschwingungen erkannt und erldutert. Darauf aufbauend wird
eine Methode zur Variation des Interblade Phase Angle der akustisch angeregten Schwingung
vorgestellt. Diese Methode ermdglicht die Vorgabe eines beliebigen Knotendurchmessers, in dem
die angeregten Schaufeln schwingen, und stellt somit ein Alleinstellungsmerkmal der akustischen
Anregung gegeniiber bereits publizierten Anregungskonzepten dar. Den Abschluss von Kapitel 7
bildet die Diskussion des Einflusses des akustischen Anregungssystems auf das aeroelastische Ver-
halten der angeregten Beschaufelung. Im achten und abschliefenden Kapitel dieser Arbeit werden
die Schlussfolgerungen gezogen sowie ein Ausblick gegeben.
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2 Stand der Forschung

In diesem Kapitel wird der aktuelle Stand der Forschung dargestellt und die im Rahmen dieser
Arbeiten durchgefiihrten Untersuchungen und abgeleiteten Erkenntnisse von bereits durchgefiihr-
ten Studien abgegrenzt. Der Schwerpunkt liegt hierbei neben der numerischen und experimentel-
len Untersuchungen aeroelastischer Effekte insbesondere auf bereits entwickelten Methoden zur
Schaufelschwingungsanregung in Turbomaschinen.

2.1 Aeroelastische Untersuchungen fir Turbomaschinen

Wie in Abbildung 1.2 verdeutlicht, stellt die dynamische Aeroelastik eine Interaktion von aero-
dynamischen, elastischen und Trigheitskréften dar und ist somit eine komplexe, interdisziplinire
Fachdisziplin. In Turbomaschinen sind die beiden wichtigsten aeroelastischen Effekte die fremd-
erregten und die selbsterregten Schwingungen.

Ein klassisches Beispiel fiir fremderregte Schwingungen ist die sogenannte Diisenerregung. Hier-
bei erfahren die Schaufeln einer Turbomaschine eine periodische Anregungskraft, die durch das
Impulsdefizit in den Nachldufen stromauf liegender Stufen verursacht wird.

Fiir den Fall der selbsterregten Schwingung (Flutter) liegt ein instabiler Zustand vor, in dem konti-
nuierlich Energie von dem Fluid auf die Struktur iibertragen wird. Durch die Interaktion zwischen
der Struktur und dem Fluid steigt die Energie, die von der Stromung auf die Struktur iibertragen
wird und somit die Schwingungsamplitude der Schaufel stetig an.

Die Untersuchung der dynamischen aeroelastischen Effekte erfolgt in Turbomaschinen sowohl
numerisch als auch experimentell. Bei der numerischen Simulation muss zusétzlich zu dem kom-
plexen Stromungsfeld in einer Turbomaschine die Auswirkung der Schwingung der Schaufel auf
das Stromungsfeld beriicksichtigt werden. Je nach Modellierungsansatz wird auch der umgekehr-
te Kopplungspfad, der Einfluss der Stromung auf die strukturmechanischen Eigenschaften wie
Eigenfrequenzen oder Eigenformen, modelliert.

Grundsitzlich lassen sich aeroelastische Simulationsverfahren im Turbomaschinenbau nach dem
Zustandsraum, in dem die Simulationen durchgefiihrt werden, unterscheiden. Es wird sowohl im
Zeitbereich als auch im Frequenzbereich gerechnet. Der gro3e Vorteil der Berechnungen im Fre-
quenzbereich besteht darin, dass die Berechnungsdauer der einer stationdren Rechnung im Zeit-
bereich dhnlich ist, jedoch Instationarititen mit abgebildet werden. Fiir die aeroelastische Simu-
lation grundlegende Einfliisse, wie zum Beispiel die instationdre Druckverteilung auf der Schau-
feloberfliche infolge der schwingenden Schaufel oder periodische Druckstérungen in Umfangs-
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richtung aufgrund von Nachldufen, finden somit trotz reduzierter Berechnungsdauer Beriicksich-
tigung. Aufgrund der signifikanten Reduzierung der Berechnungsdauer gegeniiber Berechnungen
im Zeitbereich, die nach May (2012a) zwischen einem Faktor von 6,25 und 120 liegt, wird in
der Industrie heutzutage vorwiegend im Frequenzbereich gerechnet. Insbesondere fiir den iterati-
ven Auslegungsprozess von Gasturbinen, in denen eine Vielzahl von Varianten untersucht werden
muss, stellen zeiteffektive numerische Verfahren ein unverzichtbares Werkzeug dar.

Zur Uberfiihrung der fiir die Abbildung des instationiren Stromungsfeldes bendtigten physikali-
schen Gleichungen in den Frequenzbereich existieren verschiedene Verfahren. Zum einen konnen
die Gleichungen mit Hilfe eines Storansatzes linearisiert und somit in den Frequenzbereich iiber-
fithrt werden (Clark und Hall 2000). Zum anderen lédsst sich das Verfahren der harmonischen
Balance zur Uberfithrung in den Frequenzbereich nutzen (Hall et al. 2002). Der Vorteil dieses
Verfahrens gegeniiber der Linearisierung liegt darin, dass Nichtliniearitédten erhalten bleiben. Un-
abhingig davon, welcher Ansatz fiir die Modellierung aeroelastischer Phinomene verwendet wird,
miissen vereinfachende Annahmen getroffen werden.

Zur Validierung der Giiltigkeit der getroffenen Annahmen und zur Verifizierung der Vorhersagege-
nauigkeit der numerischen Modelle werden qualitativ hochwertige experimentelle Daten benotigt.
Eine sehr ausfiihrliche und hédufig verwendete Datenbasis fiir ebene Turbinen- und Verdichtergitter
wird von Bolcs und Fransson (1986) vorgestellt. Unter Verwendung dieser Daten zeigen beispiels-
weise Kersken et al. (2012), dass mit linearTRACE, einem linearisierten Navier-Stokes-Solver,
eine gute Ubereinstimmung mit dem experimentellen Referenzfall erzielt werden kann.

Aufgrund der Bauweise des von Bolcs und Fransson (1986) verwendeten Priifstandes basieren
die vorgestellten Messergebnisse auf einer zweidimensionalen Betrachtung und folglich auf der
Vermessung eines zweidimensionalen Stromungs- beziehungsweise Druckfeldes. In realen Turbo-
maschinen ist die Geometrie des Stromungskanals jedoch typischerweise ringférmig, wodurch die
Teilung und somit das Stromungsfeld in radialer Richtung variiert. Durch die Beriicksichtigung
dieser komplexen ringformigen Geometrie kann die Vorhersagegenauigkeit der aeroelastischen
Stabilitédt verbessert werden, wie anhand von umfangreichen Untersuchungen von Vogt (2005) ge-
zeigt wird. Als Grundlage fiir die von Vogt (2005) durchgefiihrten Messungen dient ein eigens
entwickelter Priifstand, der ein ringformiges Turbinengitter beinhaltet. Das Turbinengitter besteht
aus sieben Schaufeln, deren Profile an das Profil einer Niederdruckturbine eines Flugtriebwerks
angelehnt sind. Die mittlere der sieben Schaufeln kann mit Hilfe eines Aktuators in dreidimen-
sionalen Starrkorpermoden zum Schwingen angeregt werden. Der beschriebene Aufbau wird von
Vogt (2005) fiir die systematische Untersuchung des Einflusses der dreidimensionalen Stromung
und des Spalts zwischen Schaufelspitze und Gehéuse hinsichtlich der aeroelastischen Stabilitéit
verwendet. Die von Vogt (2005) vorgestellten Ergebnisse belegen, dass die Beriicksichtigung der
Dreidimensionalitit der Stromung zu einer Verbesserung der numerischen Vorhersage der aero-
elastischen Stabilitét fithrt. Eine Ursache hierfiir ist die radiale Verteilung der Amplitude des insta-
tiondren Drucks infolge der Schaufelschwingung, die mit einem dreidimensionalen Modell reali-
tiatsgetreuer wiedergegeben wird. Weiterhin wird sowohl ein Einfluss durch Sekundirstromungen
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im Bereich der Nabe und durch den Blattspitzenwirbel auf die Vorhersagegenauigkeit der aeroelas-
tischen Stabilitit festgestellt. Die Grolenordnung des Einflusses ist mit dem Einfluss wesentlicher
Auslegungsparameter wie zum Beispiel der reduzierten Frequenz oder der Inzidenz vergleichbar.

Die Stromung in realen Turbomaschinen gewinnt aufgrund der Relativbewegung zwischen Ro-
tor, Gehduse und Statoren zusétzlich an Komplexitit. Sekundirstromungen, die sich aufgrund der
Relativbewegung ausbilden, tragen zusammen mit der durch die Rotation des Rotors wirkenden
Flieh- und Corioliskraft zu einem komplexen Stromungsfeld mit dreidimensionalem Charakter
bei.

Wihrend sich die von Bolcs und Fransson (1986) vorgestellten Ergebnisse vor allem fiir die Vali-
dierung zweidimensionaler Berechnungen eignen, werden fiir die Validierung aktueller dreidimen-
sionaler, aeroelastischer Simulationen realitdtsnihere Testfille benotigt. Dabei sind die Untersu-
chungen von Vogt (2005) ein erster Schritt, wobei jedoch weiterhin die Relativbewegung zwischen
Rotor, Gehduse und Statoren vernachldssigt wird. In Hinblick auf die offentlich zugéngliche Li-
teratur fillt auf, dass ein Ungleichgewicht zwischen publizierten numerischen und publizierten
experimentellen Untersuchungen im Bereich der Aeroelastik herrscht. Allein in den letzten Jah-
ren wurden viele Studien zur numerischen Simulation aeroelastischer Effekte publiziert (Kersken
et al. 2010, Hong-Sik und Ge-Cheng 2012, Hsu et al. 2012, Elder et al. 2013, Luengo et al. 2012,
May 2012b, Micallef et al. 2012, Vedeneev et al. 2013, Zhang et al. 2012, ...). Im Gegensatz dazu
wurden nur wenige experimentelle Studien, die auf einem rotierenden Rig oder in einer realen
Turbomaschine durchgefiihrt wurden, verdffentlicht.

Eine der wenigen experimentellen Studien wird von Manwaring et al. (1997) auf einem Verdichter-
Priifstand in der Wright-Patterson Air Force Base in Ohio durchgefiihrt. Manwaring et al. (1997)
untersuchen durch ein asymmetrisches Druckfeld verursachte, fremderregte Schaufelschwingun-
gen (engl. Forced Response). Die untersuchte Fan-Beschaufelung ist durch ein hohes Hohen-zu-
Seiten-Verhiltnis von AR = 1 charakterisiert und ist sowohl fiir die Erfassung des instationiren
Drucks auf der Schaufeloberflidche als auch fiir die Erfassung der Schaufelschwingung aufwendig
instrumentiert. Im Rahmen der durchgefiihrten Untersuchungen wird sowohl die Schwingungs-
antwort der Schaufeln als auch das stationére und instationidre Stromungsfeld bei verschiedenen
Drehzahlen und somit bei verschiedenen Erregerordnungen erfasst. Ein Vergleich zwischen den
mit einem linearisierten Euler-Code berechneten numerischen Ergebnissen und den experimen-
tellen Daten zeigt gute Ubereinstimmungen fiir das instationire Druckfeld solange die Schaufeln
sich nicht in Resonanz befinden. Fiir den Fall, dass die Schaufeln durch das asymmetrische Druck-
feld in der Zustromung zum Schwingen angeregt werden, ist eine geringere Ubereinstimmung
zwischen Numerik und Experiment zu beobachten.

Die Fortsetzung der aeroelastischen Untersuchungen an dem Verdichter-Priifstand in Ohio wird
von Sanders et al. (2002) und Sanders et al. (2004) vorgestellt. Gegenstand der Untersuchung ist in
beiden Fillen eine Fan-Blisk mit einem hohen Hohen-zu-Seiten-Verhiltnis. Sanders et al. (2002)
untersuchen selbsterregte Schaufelschwingungen im Bereich der Pumpgrenze, dem sogenannten
Stall Flutter, sowohl bei subsonischer/transsonischer als auch bei supersonischer Stromung. Die
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vorgestellte Instrumentierung erlaubt die Messung der Schwingungsantwort der Fan-Schaufeln
mit Hilfe von Dehnungsmessstreifen und mit Hilfe eines optischen Tip-Timing-Systems. Weiter-
hin wird das auf die Rotorschaufeln wirkende, instationédre Druckfeld durch wandbiindig installier-
te, instationédre Druckaufnehmer erfasst. Zusitzlich werden aero- und thermodynamische Kenngro-
Ben, die zur Kalibrierung von Computational Fluid Dynamics (CFD) Simulationen genutzt werden
konnen, bestimmt. Hintergrund der detaillierten Messungen ist zum einen die Erforschung der phy-
sikalischen Zusammenhiénge bei Stall Flutter und zum anderen die Generierung eines Testfalls zur
Validierung numerischer Simulationswerkzeuge. Sanders et al. (2004) nutzen die Messergebnisse,
um einen dreidimensionalen Euler/Navier-Stokes Loser zu validieren. Im Rahmen dieser Studie
wird der Spalt zwischen der Spitze der Rotorschaufeln und dem Gehiuse sowie die Anzahl der
Zeitschritte pro Zyklus in den instationdren Simulationen variiert. Sanders et al. (2004) stellen fest,
dass beide Parameter die aeroelastische Stabilitit und somit die Vorhersage des Betriebspunktes,
in dem Stall Flutter auftritt, signifikant beeinflussen.

Weitere aeroelastische Untersuchungen unter Verwendung realititsnaher Priifstinde werden von
Johann et al. (2008), Petrov et al. (2010), Leichtfuss et al. (2012), Schoenenborn und Breuer
(2012) und Leichtfuss et al. (2013) durchgefiihrt. Johann et al. (2008), Leichtfuss et al. (2012),
Schoenenborn und Breuer (2012) und Leichtfuss et al. (2013) untersuchen Flutter im Verdichter.
Petrov et al. (2010) konzentrieren sich auf die Untersuchung von fremderregten Schwingungen
in Verbindung mit dem Einfluss von strukturellem Mistuning in einer Turbine. Alle bis hierhin
genannten Arbeiten haben zu dem heutigen physikalischen Verstdndnis aeroelastischer Effekte
beigetragen. Es ldsst sich aulerdem fiir alle Arbeiten bis auf die von Manwaring et al. (1997)
prasentierten Untersuchungen eine Gemeinsamkeit feststellen: Zur Untersuchung der Schaufel-
schwingungen werden die inhdrenten Anregungsmechanismen der Turbomaschine genutzt. Das
hei3t, es wird ein Betriebspunkt angefahren, in dem fremderregte Schwingungen oder Flutter
auftreten, und anschliefend das aeroelastische Verhalten anhand von Messungen analysiert. Ex-
perimentelle Untersuchungen nach diesem Prinzip sind auf ausgewéhlte Betriebspunkte begrenzt.
Der fiir die Untersuchungen zur Verfiigung stehende Parameterraum ist folglich limitiert. Eine
alternative Vorgehensweise eroffnet sich mit der Verwendung aktiver Systeme, die zur Anregung
von Schaufelschwingungen genutzt werden. Der fiir die Untersuchung aeroelastischer Effekte zur
Verfligung stehende Parameterraum kann durch die Verwendung dieser Systeme erweitert werden.
Dieser Zugewinn hinsichtlich der Variationsmoglichkeiten ist wiederum eine wichtige Vorausset-
zung fiir die systematische Untersuchung der physikalischen Zusammenhinge aeroelastischer Pha-
nomene.

2.2 Aktive Systeme zur Schaufelschwingungsanregung

Das Funktionsprinzip der verschiedenen in der Literatur publizierten Systeme unterscheidet sich
vor allem durch den physikalischen Effekt, der zur Anregung der Rotorschaufeln genutzt wird.
Morrison et al. (2005) verwenden beispielsweise eine elektromagnetische Anregung. Die von
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Morrison et al. (2005) vorgestellten Untersuchungen werden auf einem sogenannten Rotations-
priifstand (engl. Spin Rig) durchgefiihrt. Dieser Priifstand bietet die Moglichkeit, das Schwing-
verhalten eines einstufigen Rotors unter Rotation zu untersuchen. Die Lagerung des Rotors ist
elektromagnetisch ausgefiihrt, woriiber gleichzeitig die fiir die Schwingungsanregung bendtigten
Krifte eingeleitet werden konnen. Die Anregung erfolgt demnach iiber eine dynamische Starr-
korperbewegung des Rotors und wirkt aufgrund der mechanischen Kopplung zwischen dem Ro-
tor und der Beschaufelung auf die Rotorschaufeln. Die Kammer, in der der Rotor rotiert, kann
wihrend der Untersuchungen evakuiert werden, sodass der Einfluss der Umgebungsluft auf das
Schwingverhalten separiert werden kann. Im Gegensatz zu realen Turbomaschinen sind die Stro-
mungsverhiltnisse in Rotationspriifstinden aufgrund der fehlenden axialen Durchstrémung stark
vereinfacht.

Ein ebenfalls elektromagnetisches Prinzip nutzen Rice et al. (2009) zur Anregung von Dampftur-
binenschaufeln. Rice et al. (2009) entwickeln einen Hochleistungs-Elektromagneten, der durch ei-
ne gepulste Ansteuerung zur Schwingungsanregung von Dampfturbinen-Rotorschaufeln verwen-
det wird (siehe Abbildung 2.1). Die elektromagnetische Anregungseinheit ist im Gehéuse eines
Dampfturbinenpriifstandes direkt iiber der Laufschaufel montiert und generiert durch die gepulste
Ansteuerung ein mit einer bestimmten Frequenz ein- und aussetzendes Magnetfeld. Aufgrund die-
ses magnetischen Feldes erfahren die rotierenden Schaufeln eine periodische magnetische Kraft
im Blattspitzenbereich und werden somit zum Schwingen angeregt. Die Anregung erfolgt in die-
sem Fall beriihrungslos und hat somit keine Anderung der mechanischen Eigenschaften der unter-
suchten Rotorschaufeln zur Folge. Die wesentlichen Herausforderungen dieses Systems bestehen
zum einen in der erforderlichen Kiihlung der elektromagnetischen Anregungseinheiten und zum
anderen in den Anforderungen an die Geometrie und das Material der untersuchten Rotorschau-
feln. Aufgrund der elektromagnetischen Funktionsprinzips miissen die Rotorschaufeln sowohl aus
magnetischem Material bestehen als auch ein ausreichend hohes Materialvolumen im Blattspit-
zenbereich aufweisen. Letzteres wird fiir die Erzeugung einer periodischen, magnetischen Kraft,
deren Amplitude fiir die Anregung von Schaufelschwingungen ausreicht, benétigt. Das elektro-
magnetische Anregungsverfahren eignet sich demnach besonders fiir Beschaufelungen mit einem
Deckband.

Ein weitere Moglichkeit zur aktiven Schaufelschwingungsanregung besteht in der Verwendung
von piezoelektrischen Aktuatoren. Eine der ersten Untersuchungen mit piezoelektrisch angereg-
ten Rotorschaufeln wird von Fabunmi (1978) durchgefiihrt. Die piezoelektrische Anregung ist
seitdem eine etablierte Methode fiir die experimentelle Untersuchung aeroelastischer Effekte. So
instrumentieren beispielsweise Kielb und Abhari (2003) einen einstufigen Turbinen-Priifstand,
bestehend aus einer Lauf- und einer Leitreihe, zur Schwingungsanregung mit piezoelektrischen
Aktuatoren. Zur Erfassung der Schaufelschwingungen werden Dehnungsmessstreifen verwendet.
Der Priifstand kann sowohl im Vakuum ohne Rotation des Rotors als auch bei einer transienten
turbinenihnlichen Stromung durch die Verwendung eines StoBrohrs betrieben werden. Das zeitli-
che Messfenster im Stofrohr-Betrieb betrdgt 50-100ms. Kielb und Abhari (2003) nutzen diesen
variablen Priifstand zur Untersuchung der mechanischen und der aerodynamischen Dimpfung.
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Abbildung 2.1: Elektromagnetische Anregung nach Rice et al. (2009) (links), piezoelektrische
Anregung nach Goltz et al. (2009) und Siemann et al. (2009) (rechts)

Watanabe et al. (2008) setzen piezoelektrische Aktuatoren zur Stabilisierung von gegeniiber Flut-
ter anfilligen Verdichtergittern ein. Die Autoren stellen zunichst eine numerische Studie vor, in
dem die Umstromung eines supersonisch angestromten Verdichterprofils simuliert wird. Das un-
tersuchte Profil ist aufgrund eines Verdichtungsstof3es, der sich in der Passage zwischen den Profi-
len ausbildet, aeroelastisch instabil. Die numerischen Berechnungen zeigen, dass diesem Verdich-
tungsstof durch eine piezoelektrisch angeregte Schwingung der Profilhinterkante eine Oszillation
aufgeprigt werden kann. In den anschlieBenden experimentellen Untersuchungen zeigen Watana-
be et al. (2008), dass dieser Effekt zur Erhohung der aerodynamischen Ddmpfung und somit zur
Stabilisierung eines transsonisch angestromten Profils eingesetzt werden kann. Die Anregung der
Profilhinterkante wird in diesem Fall durch zwei piezoelektrische Aktuatoren realisiert, von denen
sich jeweils einer auf der Druck- und einer auf der Saugseite des Verdichterprofils befindet. Grund-
voraussetzung fiir die Erhohung der aerodynamischen Dampfung ist die richtige Einstellung des
Phasenversatzes & zwischen der iiber die piezoelektrischen Aktuatoren angeregten Schwingung
der Profilhinterkante und der aerodynamisch angeregten Schaufelschwingung. So beobachten Wa-
tanabe et al. (2008) neben einem stabilisierendem Effekt bei § = 120° eine destabilisierende Wir-
kung bei 8 = —60° infolge der piezoelektrischen Anregung.

Untersuchungen mit einer piezoelektrischen Anregung in einem stationidren Betriebspunkt eines
Verdichters werden von Goltz et al. (2009) und Siemann et al. (2009) an einem Niedergeschwin-
digkeitsaxialverdichter durchgefiihrt. Die piezoelektrischen Aktuatoren sind in diesem Fall wie in
Abbildung 2.1 dargestellt saugseitig auf drei Schaufeln der ersten Rotorstufe verklebt. Drucksei-
tig befinden sich Dehnungsmessstreifen zur Messung der angeregten Schwingung. Beide Unter-
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suchungen zeigen, dass die durch die Aktuatoren aufgeprigte Kraft ausreicht, um eine fiir experi-
mentelle Untersuchungen hinreichend hohe Amplitude anzuregen. Weiterhin wird ein Regelkreis
zum Einstellen der angeregten Amplitude und des Phasenversatzes zwischen den Schwingungen
benachbarter Schaufeln, dem sogenannten Interblade Phase Angle, vorgestellt. Sowohl fiir die
Ubertragung des fiir die piezoelektrische Anregung benotigten Hochspannungssignals als auch
fiir die Ubertragung des Messsignals der Dehnungsmessstreifen verwenden die Autoren einen
Schleifring. Eine Herausforderung, die es durch die Verwendung eines Schleifrings zu bewéltigen
gilt, ist die Unterbindung einer Beeinflussung des Messsignals. Aufgrund der unterschiedlichen
GroBenordnungen der beiden Spannungen fiir Piezo-Anregung und DMS-Messung und dem durch
den Schleifring gegebenen geringen, raumlichen Abstand konnte das Hochspannungssignal das
Messsignal verfélschen. Eine Trennung des Storeinflusses und des eigentlichen Messsignals wird
aufgrund der identischen Frequenz des periodischen Anregungs- und des Messsignals zusétzlich
erschwert.

Eine Alternative zur Ubertragung des elektrischen Signals zur Ansteuerung piezoelektrischer Ak-
tuatoren wird von Belz et al. (2013) vorgestellt. Belz et al. (2013) verwenden einen Ubertrager,
in dem elektrische Signale iiber eine in fliissigem Metall rotierenden Welle iibertragen werden. In
den von Belz et al. (2013) durchgefiihrten Untersuchungen wird das von Goltz et al. (2009) und
Siemann et al. (2009) vorgestellte piezoelektrische Anregungssystem auf einem Fan-Priifstand des
Deutschen Forschungszentrums fiir Luft- und Raumfahrt (DLR) in K&ln eingesetzt. Unter Verwen-
dung des piezoelektrischen Systems regen die Autoren fiinf Schaufeln in ihrer ersten Eigenmode
zu Schwingungen an. Die Drehzahl des Fans betrédgt dabei 50% der Auslegungsdrehzahl. Die Vor-
gabe eines festen Interblade Phase Angle mit Hilfe des zuvor entwickelten Regelkreises scheitert
jedoch aufgrund einer in diesem Betriebspunkt zusitzlich auftretenden, priifstandsspezifischen
Anregung der ersten Eigenmode bei der zweiten Erregerordnung.

Ein weiterer Effekt, der aus der Instrumentierung von Turbomaschinenschaufeln mit piezoelektri-
schen Aktuatoren und Dehnungsmessstreifen resultiert, ist die Beeinflussung der mechanischen
Eigenschaften der zu untersuchenden Schaufeln sowie der Aerodynamik. Die Verstimmung (engl.
Mistuning) der Masse, der Dampfung und der Steifigkeit der Schaufeln sowie die Beeinflussung
der Schaufelumstromung in Folge der Instrumentierung muss bei der Interpretation der Ergebnisse
und zwecks Ubertragbarkeit auf reale Beschaufelungen mit beriicksichtigt werden.

Neben piezoelektrischer und elektromagnetischer Anregung besteht eine weitere aber invasive
Schwingungsanregung der Rotorschaufeln von Turbomaschinen in der Injektion von Luft. Ver-
schiedene Moglichkeiten zur Anregung von Schaufelschwingungen werden von Holzinger et al.
(2009) zundchst numerisch untersucht. Die in der Studie betrachteten Anregungskonzepte sind
oszillierende Leitschaufeln, rotierende Zylinder sowie tangentiale und axiale Lufteindiisung. Die
numerische Untersuchung zeigt, dass die axiale Lufteindiisung das geeignetste dieser vier Kon-
zepte darstellt. Fiir den Auswahlprozess werden die fiir den Einsatz in einem Verdichterpriifstand
herrschenden Anforderungen zum Beispiel an die anregbare Schwingungsamplitude und die Anre-
gungsfrequenz beriicksichtigt. Das ausgewdihlte Konzept basiert auf der dynamischen Eindiisung
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Abbildung 2.2: Integration eines hydrodynamischen Anregungssystems am Axialverdichter der
TU Darmstadt nach Wegman et al. (2013)

von Luft. Das heift, die Luft wird nicht kontinuierlich sondern gepulst eingediist. Die Frequenz,
mit der die Luftpulse aufeinander folgen miissen, um die Rotorschaufeln zum Schwingen anzure-
gen, kann unter Beriicksichtigung der Drehzahl, des anzuregenden Knotendurchmessers und der
Schaufeleigenfrequenz berechnet werden.

Die Entwicklung des numerisch untersuchten, hydrodynamischen Anregungskonzeptes wird von
Wegman et al. (2013) vorgestellt. Die Entwicklungsschritte umfassen zunichst die Auslegung
und Optimierung der Anregungseinheiten, die Erprobung des Anregungssystems auf einem drei-
stufigen Niedergeschwindigkeitsaxialverdichter und schlieBlich den Einsatz des Systems in ei-
nem 1,5-stufigen Axialverdichter-Priifstand. In der auf dem Axialverdichter-Priifstand eingesetz-
ten Konfiguration lédsst sich eine Anregungsfrequenz bis zu 3200 Hz und die Untersuchung der
Knotendurchmesser zwischen -3 und +3 realisieren. Um den Einfluss des Anregungssystems auf
die Aerodynamik des Verdichters zu minimieren, werden die Luftpulse wie in Abbildung 2.2
dargestellt im Bereich des Gehéduses an der Hinterkante der variablen Vorleitschaufeln eingediist.
Eine besondere Herausforderung im Falle dieses Anregungskonzeptes besteht in der Temperatur
der Anregungseinheiten. Der kontinuierliche Betrieb des Systems fiihrt zur Uberhitzung. Wegman
et al. (2013) empfehlen daher eine feste Zeitspanne zur Abkiihlung der Anregungseinheiten nach
einer maximalen Betriebsdauer von circa 60s.
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Fiir die Anregung von Schaufelschwingungen im Vakuum stellen Kielb et al. (2004) ein weiteres
invasives Anregungssystem vor. Anstelle von Luft wird in diesem Fall Ol eingediist. Hierdurch
wird das Vakuum in einem Rotationspriifstand aufrecht erhalten und gleichzeitig die rotierenden
Schaufeln zum Schwingen angeregt. Durch die im Vergleich zur Lufteindiisung hohere Dichte
des eingediisten Fluids konnen in diesem Fall hohere Anregungskrifte und somit hohere Schwin-
gungsamplituden erreicht werden. Gleichzeitig tritt jedoch in Abhingigkeit von der Anregungs-
dauer Erosion auf den untersuchten Schaufeln auf. Die Untersuchung einer Beschaufelung unter
Verwendung dieses Anregungssystems ist somit aufgrund des durch Erosion verursachten Ver-
schleifes limitiert.

Die bereits entwickelten und vorgestellten Systeme bieten umfangreiche Moglichkeiten, aeroelas-
tische Untersuchungen durchzufiihren. Jedoch existieren, je nach Bauart und Funktionsprinzip des
jeweiligen Anregungssystems, Nachteile oder Herausforderungen, die es zu beriicksichtigen bezie-
hungsweise zu beherrschen gilt. Ein neuer Ansatz zur aktiven Schaufelschwingungsanregung, der
die Grundlage der vorliegenden Arbeit bildet, ist die Akustik. Die Neuartigkeit des Ansatzes in
dieser Arbeit besteht in der erstmaligen Verwendung eines akustischen Systems zur Anregung
rotierender Turbomaschinenschaufeln. Die wesentlichen Vorteile des akustischen Ansatzes beste-
hen in der Beriihrungslosigkeit der Anregung und in der Flexibilitdt der Parameter der akustischen
Anregung wie im weiteren Verlauf dieser Arbeit gezeigt wird. Die akustische Anregung im rotie-
renden System baut auf Systemen auf, die in der Vergangenheit zur Untersuchung von Turboma-
schinen eingesetzt worden sind. Im folgenden Abschnitt wird daher eine Ubersicht iiber die An-
wendungsbereiche der Akustik im Turbomaschinenbau und iiber die in der Literatur vorgestellten
akustischen Systeme gegeben.

2.3 Akustische Systeme zur Untersuchung und Weiterentwicklung von
Turbomaschinen

Akustische Systeme werden in der Entwicklung und Erforschung von Turbomaschinen in verschie-
denen Bereichen eingesetzt. Zu diesen Bereichen gehoren neben der aktiven Stromungsbeeinflus-
sung die Untersuchung und Unterdriickung aeroakustischer Effekte sowie die Untersuchung von
Schwingungen.

Grenzschichten sind aufgrund der Berandungen des Stromungsfeldes in Turbomaschinen allgegen-
wirtig. Eine hochbelastete Grenzschicht kann aufgrund des Impulsdefizits in der Nihe einer Wand
ablosen. Eine solche Ablosung geht mit einem Anstieg der Verluste einher und sollte daher ver-
mieden werden. Die Methoden zur Vermeidung des Abldsens einer Stromung sind vielfiltig, ver-
folgen jedoch das gemeinsame Ziel, dem impulsarmen Fluid in der Ndhe der Wand Impuls zuzu-
fiihren. Eine Moglichkeit dieses Ziel zu erreichen, besteht in der periodischen Anregung. Umfang-
reiche Informationen hierzu geben Greenblatt und Wygnanski (2000) in einer Veroffentlichung,
die die verschiedenen Moglichkeiten zur aktiven Beeinflussung des Grenzschichtverhaltens be-
schreibt. Eine Moglichkeit des Transports von impulsreichem Fluid aus der freien Strébmung in
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die Grenzschicht besteht in der akustischen Anregung wie bereits 1975 von Collins und Zele-
nevitz (1975) gezeigt wird. In dieser Studie wird ein skalierter NACA-profilierter Tragfliigel in
einem Windtunnel vermessen. Zwei Lautsprecher, einer direkt iiber dem Tragfliigel-Profil und ei-
ner im Abstrombereich, werden zur Beeinflussung des Grenzschichtverhaltens genutzt. Bei hohen
Anstellwinkeln des skalierten Tragfliigels tritt eine abgeloste Stromung (engl. Stall) auf, die durch
akustische Anregung dahingehend beeinflusst werden kann, dass die eigentlich abgeloste Stro-
mung partiell anliegt. Das partielle Anliegen der Stromung hat wiederum eine Erhohung des Auf-
triebsbeiwertes Cr, und eine Reduzierung des Druckwiderstands zur Folge. Der Betriebsbereich
und der generierte Auftrieb eines Profils kann somit mit Hilfe der Akustik erweitert beziehungs-
weise erhoht werden. Der physikalische Effekt, der zu einer Energetisierung der Grenzschicht
fiihrt, wird durch experimentelle Untersuchungen, die von Bernardini et al. (2012) und Bernar-
dini et al. (2013) durchgefiihrt werden, verdeutlicht. Mit Hilfe von Particle Image Velocimetry-
Messungen (PIV) in einem ebenen Turbinengitter kann in beiden Veroffentlichungen eine Ausbil-
dung geordneter Wirbelstrukturen bei akustischer Anregung nachgewiesen werden. Diese sind fiir
den Transport von impulsreichen Fluid aus der freien Stromung in die Grenzschicht verantwortlich
und haben demnach eine Stabilisierung der Grenzschicht zur Folge. Der Zugewinn an Auftrieb,
der durch die akustische Anregung erreicht werden kann, hingt von mehreren Parametern wie
beispielsweise der Anregungsfrequenz, dem Schalldruckpegel und der Reynolds-Zahl ab.

Neben der aktiven Stromungsbeeinflussung ist die Reduzierung der Schallemissionen ein weiterer
Schwerpunkt der aktuellen Forschung. Grundsitzlich sind Emissionen eine der grofiten Heraus-
forderungen in der Entwicklung von Flugtriebwerken. Unter diesem Begriff werden die Beein-
trichtigungen der Umwelt sowohl durch die CO,-Emission als auch durch die Schallemission
zusammengefasst. Fiir die Erforschung und die Reduzierung von Schallemissionen sind akusti-
sche Systeme ein hiufig eingesetztes Werkzeug. Sie werden zum Beispiel verwendet, um die
Schallemissionen nach dem Antischallprinzip zu mindern oder um den Schalltransport in Turbo-
maschinen zu verstehen. So stellen Sutliff und Walker (2000) eine Studie vor, die am NASA Glenn
Active Noise Control Fan Rig durchgefiihrt wurde. In dieser Untersuchung wird ein akustisches
System im Eintritt und ein akustisches System im Austritt genutzt, um die Schallemission eines
Fans zu reduzieren. Die akustischen Systeme bestehen aus elektromagnetischen und piezoelek-
trischen akustischen Treibern, die auf den Umfang verteilt an verschiedenen axialen Positionen
vor und hinter dem Fan angeordnet sind. Durch Mikrofone, die den emittierten Schall im Ein-
und Austritt messen, wird liber einen Algorithmus ein Regelsignal berechnet, mit dem die akusti-
schen Treiber betrieben werden. Der so erzeugte Schall reduziert nach dem Antischallprinzip die
Schallemission des untersuchten Fans. Das vorgestellte System wurde fiir die Reduzierung der
Rotor-Stator-Interaktionsmode m = 2 bei zweifacher Blattwechselfrequenz ausgelegt. Durch das
vorgestellte System erreichen Sutliff und Walker (2000) fiir den Fall, dass drei radiale Moden im
Ein- und Austritt ausbreitungsfihig sind, eine Reduzierung der Schalldruckamplitude der Mode
m = 2 um 5dB im Eintritt und um 8§dB im Austritt.

Ahnliche Untersuchungen zur aktiven Reduzierung von Schallemissionen (engl. Active Noise
Control) werden von Maier et al. (2001), Enghardt et al. (2002), Wilkinson und Joseph (2006) und
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Maier et al. (2007) durchgefiihrt. In allen Studien wird das Grundprinzip der destruktiven Interfe-
renz verwendet, bei dem durch die Erzeugung eines Sekundarschallfeldes die Schalldruckampli-
tude des beispielsweise durch Rotor-Stator-Interaktion verursachten Primérschallfeldes reduziert
wird. Grundvoraussetzung fiir eine erfolgreiche Reduktion der Schallemission ist ein moglichst
exakter Phasenversatz zwischen Primér- und Sekundirschallfeld von 180°. Die wesentlichen Un-
terschiede zwischen den genannten Studien sind in der Anordnung und Anzahl der akustischen
Treiber sowie in dem verwendeten Ansatz und daraus abgeleiteten Algorithmus zur Generierung
des Ansteuerungssignals der Treiber und somit zur Erzeugung des Sekundirschallfeldes zu finden.

Eine Ursache fiir die unvollstindige Ausschopfung des Potentials der Ansétze zur aktiven Redu-
zierung der Schallemissionen sind nach Tapken (2010) sogenannte Spillover-Moden. Hierbei han-
delt es sich um Moden, die abweichend von dem Idealfall bei der Sekundirschallfelderzeugung
angeregt werden, jedoch nicht zur Reduktion des Schalldruckpegels des Primirschallfeldes beitra-
gen. Aufbauend auf dieser Motivation stellt Tapken (2010) Untersuchungen zur Identifikation der
fiir die Anregung von Spillover-Moden relevanten Zusammenhinge vor. Sowohl in einem Experi-
ment als auch in der Simulation des Experiments kann die Anregung von Spillover-Moden gezeigt
werden. Als Ursache fiir die Anregung der Spillover-Moden werden im Experiment schwache Re-
flexionen am stromauf liegenden Kanalabschluss identifiziert. Anhand von Simulationen weist
Tapken (2010) zusitzlich die Anregung von Spillover-Moden durch Phasenfehler in der Ansteue-
rung der akustischen Einheiten nach. In der Realitit treten Abweichungen der Phase sowie der
Amplitude vom idealen Steuersignal durch elektrische Toleranzen auf. Durch eine Kalibrierung
konnen diese Storeinfliisse reduziert werden. Die Durchfiihrung dieser Kalibrierung wird jedoch
von Tapken (2010) als sehr aufwindig eingeschitzt.

Ein weiteres akustisches System zur Untersuchung der Aeroakustik in Turbomaschinen wird von
Bartelt et al. (2013) vorgestellt. Dieses System besteht aus 16 Lautsprechern und wird zur An-
regung von akustischen Moden in zylindrischen und in Ringkanélen eingesetzt. Die flexible An-
steuerung des Systems erlaubt die synthetische Erzeugung von turbomaschinentypischen Schall-
feldern, wie sie zum Beispiel durch die Rotor-Stator-Interaktion entstehen, und die Generierung
von Testsignalen zur Untersuchung des Reflexions- und des Transmissionsverhaltens. Das System
soll zukiinftig in der Einlaufstrecke einer Versuchsturbine zur Untersuchung des Schalltransports
in Turbinen installiert werden.

Im Bereich der Schwingungsmechanik werden akustische Systeme zur Schwingungsanregung von
Strukturen eingesetzt. Beispielsweise nutzen Miinsterjohann et al. (2012) einen iiber ein einfa-
ches Horn angeschlossenen Treiber zur Anregung und Untersuchung des Gehduses eines Seiten-
kanalverdichters. Weitere Arbeiten im Bereich der akustischen Anregung lassen sich vor allem in
Verbindung mit der Untersuchung des Schwingungsverhaltens von Blisks finden. Aufgrund der
integralen Bauweise weisen Blisks eine starke Kopplung zwischen den Schaufeln untereinander
und zwischen der Schaufel und der Scheibe auf. Weiterhin ist die Gesamtdimpfung des Systems
aufgrund der fehlenden Fiigestellenddmpfung im Bereich der Verbindung zwischen der Schaufel
und der Scheibe gering. Beide Faktoren tragen zu einem komplexen Schwingverhalten bei, das
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Lautsprecher

Versuchstrager (Blisk)

Abbildung 2.3: Akustische Anregung einer Blisk (links), mit Hilfe der Electronic Speckle-
Pattern Interferometry gemessene Schwingungsantwort bei akustischer Anre-
gung (rechts) nach Pierre et al. (2000)

zudem durch eine inhomogene Verteilung der mechanischen Eigenschaften der Schaufeln und der
Scheibe, dem sogenannten Mistuning, zusitzlich an Komplexitit gewinnt. Zur Untersuchung von
Blisks prisentieren Pierre et al. (2000) einen Versuchsaufbau, der auf einem akustischen Anre-
gungssystem und auf optischen Systemen zur Schwingungsmessung basiert. Wihrend die Blisk
in realen Turbomaschinen rotiert und im Falle von fremderregten Schwingungen eine rotorsyn-
chrone Anregung durch stationdre Anregungsquellen erfihrt, wird in dem von Pierre et al. (2000)
vorgestellten Versuchsaufbau die Blisk fest verspannt und im Stillstand untersucht. Die in Tur-
bomaschinen existierende Relativbewegung zwischen den Schaufeln der Blisk und der Anregung
wird von Pierre et al. (2000) durch das akustische System erzeugt. Jede einzelne Schaufel der Blisk
wird mit einem Lautsprecher angeregt, der wie in Abbildung 2.3 dargestellt unterhalb der einzel-
nen Schaufeln positioniert ist. Durch einen Phasenversatz zwischen den einzelnen harmonischen
Anregungssignalen kann eine Rotation der Anregung aufgeprigt und somit die Relativbewegung
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zwischen der Anregung und den Schaufeln der Blisk simuliert werden. Die Schwingungsantwort
der Blisk wird mit Hilfe eines Laservibrometers und unter Verwendung eines Speckle-Pattern
Interferometry Systems erfasst. Sowohl die Schwingungsanregung der Struktur als auch die Erfas-
sung der Schwingung erfolgen in diesem Fall beriihrungslos. Eine zusitzlich Beeinflussung der
mechanischen Eigenschaften der zur untersuchenden Blisk kann somit vermieden werden. Die
Eigenschaft der Beriihrungslosigkeit stellt einen der wesentlichen Vorteile des vorgestellten Ver-
suchsaufbaus dar.

Der von Pierre et al. (2000) entwickelte Priifstand wird anschlieend von Judge (2002), Judge et al.
(2003) und Judge et al. (2009) fiir weitere detaillierte Untersuchungen des Schwingverhaltens von
Blisks und dem Einfluss des Mistunings verwendet. Ahnliche Versuchsaufbauten, die ebenfalls
auf dem Prinzip der akustischen Anregung basieren, werden von Jones und Cross (2002) und von
Garafolo (2006) vorgestellt und zur Untersuchung des Schwingverhaltens beschaufelter Scheiben
eimgesetzt.

Die Quantitdt der Veroffentlichungen und die Qualitit der Ergebnisse macht deutlich, dass die
akustische Anregung eine effektive Methode zur Untersuchung von Schwingungen darstellt. Die
in der Literatur publizierten Studien konzentrieren sich ausschlieBlich auf die Anregung von ru-
henden Testobjekten. Dieser Ansatz ermdglicht die Untersuchung grundlegender physikalischer
Zusammenhinge, vernachléssigt jedoch sowohl die komplexe und dreidimensionale Turbomaschi-
nenstromung als auch die aufgrund der Rotation der Schaufeln wirkende Zentrifugal- und Corio-
liskraft. Der nichste logische Schritt hin zu realititsndheren Versuchsbedingungen stellt folglich
die akustische Anregung im rotierenden System dar. Dieser Entwicklungsschritt der akustischen
Anregung ist einer der wesentlichen Beitrige dieser Arbeit zur experimentellen Aeroelastik und
wird in Kapitel 7 vorgestellt.
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3 Aeroakustische und aeroelastische Grundlagen

Der in dieser Arbeit verfolgte Ansatz zur akustischen Schaufelschwingungsanregung erfordert
zur Interpretation der physikalischen Zusammenhinge sowohl die Betrachtung der Akustik als
auch die Betrachtung der Aeroelastik in Turbomaschinen. Die hierfiir notwendigen Grundlagen
zur Schallausbreitung in turbomaschinentypischen Geometrien und zur Aeroelastik in Turboma-
schinen werden im Folgenden erliutert. Uber die isolierte Betrachtung der einzelnen Teilgebiete
hinausgehend, wird im abschlieBenden Abschnitt dieses Kapitels das Zusammenspiel zwischen
der Akustik und der Aeroelastik fiir den Fall der akustischen Schaufelschwingungsanregung be-
schrieben.

3.1 Schallausbreitung unter turbomaschinentypischen Bedingungen

Ganz allgemein kann Schall als eine Druckschwankung, die sich in einem Kontinuum ausbreitet,
interpretiert werden. In dem besonderen Fall des Luftschalls, also der Ausbreitung des Schalls in
der Luft, breitet sich die Druckschwankung durch die Interaktion der einzelnen Luftmolekiile aus.
Die Ausbreitung des Luftschalls erfolgt ausschlieflich in Form von Longitudinalwellen, da die
Luftmolekiile nur sehr kleine Scherkrifte tibertragen konnen. Zur Beschreibung der Schallausbrei-
tung in der Luft wird in den meisten Fillen ein linearisierter Ansatz verwendet. Voraussetzung
fiir die Giiltigkeit dieses Ansatzes ist eine Schalldruckamplitude, die im Vergleich zu dem Umge-
bungsdruck gering ist (p’ << py). Bei Normbedingungen (p, = 1,013 bar) ist dies bis zu einem
Schalldruckpegel von L, = 160 dB gegeben (Lohmann 1978). Basierend auf der zuvor beschriebe-
nen Annahme und dem daraus resultierenden linearen Verhalten kann die Ausbreitung des Schalls
in einem ruhenden Medium anhand der akustischen Wellengleichung

1 azp/ azp/
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=0 (3.1

beschrieben werden. Die linke Seite der Wellengleichung charakterisiert die Wellendynamik. Sie
beschreibt die Anderung der Druckschwankung p’ in Abhingigkeit von der Zeit und dem Ort
und ist von der Schallgeschwindigkeit a, der zweiten Ableitung von p’ nach der Zeit ¢ und der
Divergenz des Schalldruckgradienten d p’/dx; abhiingig. Die rechte Seite der akustischen Wellen-
gleichung fasst die akustischen Quellen im Schallfeld in der Grofle Q zusammen.

Die in Gleichung 3.1 vorgestellte Wellengleichung basiert auf einem kartesischen Koordinatensys-
tem. Zur Beschreibung der Schallausbreitung in Turbomaschinen ist ein Zylinderkoordinatensys-
tem aufgrund des ndherungsweise rotationssymmetrischen Aufbaus besser geeignet. Eine typische
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Vorgehensweise der akustischen Modellbildung ist in Abbildung 3.1 dargestellt. Als Modell fiir
die Schallausbreitung wird in diesem Fall ein Ringkanal verwendet, der den Stromungskanal unter
Vernachlédssigung der rotierenden und stehenden Stufen beschreibt. Der Ringkanal ist zylindrisch
mit einem konstanten Innen- und AuB3enradius r; und r,.

Sowohl die aeroakustischen Quellen, die das akustische Feld anregen, als auch die Einfliisse der
Lauf- und Leitschaufelgitter werden in diesem Fall vernachlédssigt. Diese starken Vereinfachun-
gen sind insbesondere fiir eine Betrachtung der Schallausbreitung und des Schalltransports iiber
mehrere Stufen einer Turbomaschine nicht zuldssig. In diesem Fall miissen die Reflexions- und
Transmissionseigenschaften der jeweiligen Gitter mitberiicksichtigt werden. Zusétzlich kann in
Abhingigkeit von dem Verhiltnis der akustischen Wellenldnge A zur Sehnenlidnge und der Tei-
lung des jeweiligen Gitters eine Streuung des akustischen Feldes erfolgen.

Die Einkopplung des Schalls in den Strémungskanal erfolgt im Rahmen der in dieser Arbeit vorge-
stellten akustischen Anregung im Bereich der Schaufelspitzen der angeregten Laufbeschaufelung.
Die Distanz, die zwischen dem Ort der Schalleinkopplung und den angeregten Schaufeln liegt,
entspricht dem Radialspalt zwischen den Schaufelspitzen und dem Gehéduse und ist somit sehr
gering. Weiterhin befinden sich zwischen dem Ort der Schalleinkopplung und den angeregten
Schaufeln keine weiteren Schaufelreihen, deren Einfliisse auf die Akustik beriicksichtigt werden
miissen. Aufgrund dieser Randbedingungen ist eine lokale Beschreibung fiir den Fall der akusti-
schen Anregung ausreichend, sodass das in Abbildung 3.1 vorgestellte Modell verwendet werden
kann. Neben den geometrischen Randbedingungen muss das dem akustischen Feld iiberlagerte
Stromungsfeld in der Schallausbreitung beriicksichtigt werden. Als erste Nidherung wird hierfiir
ein gleichformiges Stromungsfeld mit der axialen Geschwindigkeitskomponente W angenommen.
Die tangential gerichtete Geschwindigkeitskomponente, wie sie in einer realen Turbomaschinen-
stromung insbesondere im Laufgitter auftritt, wird an dieser Stelle vernachlissigt. Aufgrund der
undurchléssigen Berandung im Bereich des Gehéuses (r,) ist die radiale Komponente der Stro-
mung in Turbomaschinen vergleichsweise klein und wird ebenfalls nicht beriicksichtigt.

Die Uberfiihrung von Gleichung 3.1 in ein zylindrisches Koordinatensystem und die Beriicksichti-
gung eines liberlagerten Stromungsfeldes mit einer iiber den Kanalquerschnitt homogenen, axialen
Geschwindigkeitskomponente W ergibt mit

1D 9% 10 (dp\ _19%
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nach Munjal (1987) die homogene, konvektive Wellengleichung. Durch die Uberfiihrung in ein
Zylinderkoordinatensystem ist die betrachtete Position nun von r, ¢ und z abhéngig. Der Einfluss
der Stromung ist im totalen Differential des Schalldrucks nach
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enthalten.
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Axialverdichter Vereinfachtes Modell zur
Beschreibung der Akustik

Isometrische Ansicht Isometrische Ansicht Frontansicht

Vorleitgitter Laufgitter Leitgitter

Abbildung 3.1: Abstraktion einer turbomaschinentypischen Geometrie fiir die Betrachtung der
Aeroakustik

Eine analytische Losung fiir Gleichung 3.2 kann mit Hilfe eines harmonischen Separationsansat-
zes nach Munjal (1987) bestimmt werden:

(n9.20)= ¥ Z (A 4 A0 ) fr (émri) imPeier (3.4)
m=—oop—=i a
Die Charakteristik der Schallausbreitung in zylindrischen Ringkanilen wird im Folgenden an-
hand der Struktur der vorgestellten Losung der Wellengleichung erldutert. Grundsétzlich breitet
sich Schall in Ringkanilen in Form von Moden aus. Zur Charakterisierung dieser Moden werden
die Parameter m und n verwendet. Dabei charakterisiert m die Anzahl der Schwingungszyklen des
Schalldrucks in Umfangsrichtung und n die Anzahl sogenannter Knotenlinien in radialer Richtung,
auf denen der Schalldruck unabhingig vom Zeitpunkt des Schwingungszyklus gleich null ist. Es
gilt m € Z beziehungsweise n € N = {0, 1,2,...}. Einige Beispiele fiir die Schalldruckverteilung
in einer axialen Ebene eines Ringkanals sind fiir verschiedene Moden in Abbildung 3.2 dargestellt.
Das sich in einer Turbomaschine ausbreitende Schallfeld kann iiber den modalen Ansatz als Super-
position der einzelnen Moden, die durch m und n charakterisiert sind, beschrieben werden (siehe
Gleichung 3.4). Die Schalldruckverteilung der einzelnen Moden im zylindrischen Ringkanal 14sst
sich iiber einen axialen, einen radialen und einen Anteil in Umfangsrichtung beschreiben. Die
ersten beiden Terme auf der rechten Seite von Gleichung 3.4 représentieren die Schalldruckvertei-
lung in axialer Richtung. Beide Terme sind grundsitzlich dhnlich, unterscheiden jedoch zwischen
der Ausbreitungsrichtung der Mode: stromauf (+) und stromab (—). A}, und A,,, geben in diesem
Fall die Amplituden der Schalldruckverteilungen einer durch m und n definierten Mode vor. &,
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niedrig Instationérer Druck

Abbildung 3.2: Instationdre Druckverteilung in einer axialen Ebene eines Ringkanals fiir ver-
schiedene akustische Moden

und £, sind die sogenannten axialen Wellenzahlen, denen eine besondere Bedeutung zukommt,
auf die an spéterer Stelle eingegangen wird. Der dritte Term in Gleichung 3.4 beschreibt die radiale
Verteilung des Schalldrucks, die fiir einen Ringkanal durch

fmn - Jm (5mnr_’;) +anYm (émnr_:) (35)

gegeben ist. Sie setzt sich aus einer linearen Kombination von Bessel- (J,;,) und Neumann-Funk-
tionen (Y;,) zusammen. Die Ordnung der fiir die Berechnung der radialen Schalldruckverteilung
verwendeten Funktionen ist durch die azimutale Modenordnung m gegeben. &, sind Eigenwerte
der radialen Schalldruckverteilung, die von den Modenordnungen m und n abhiingig sind und die
Randbedingung der schallharten Wand erfiillen:

r Ya ra) lrer,
r ra ra r=r,

Eine schallharte Wand ist durch ein Schalldruckmaximum auf der Wandoberflache charakterisiert
und beschreibt die akustischen Eigenschaften der Materialien, die typischerweise fiir die Nabe
und das Gehiuse einer Turbomaschine verwendet werden. Q,,, ist ein Faktor, der den Anteil der
Neumann-Funktion an der radialen Schalldruckverteilung steuert und ldsst sich mit der Gleichung

B G ) G B ot (8)
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berechnen.

Die letzten beiden Terme ¢? und ¢!’ in Gleichung 3.4 geben die Anzahl der Schalldruckperi-
oden auf dem Umfang und die Abhingigkeit von der Zeit an. Die Oszillation des Schalldrucks
mit der Zeit ist durch die Frequenz f als Bestandteil der Kreisfrequenz @ = 27 f vorgegeben.
Die Schwankung des Schalldrucks ist folglich periodisch und durch die Frequenz, die modalen
Amplituden A}, und A,,, sowie durch die radiale Schalldruckverteilung f;,, charakterisiert. Eine
ausfiihrliche Herleitung der in diesem Abschnitt erlduterten aeroakustischen Gleichungen ist zum
Beispiel in Ghiladi (1981) zu finden.

Eine wichtige Kennzahl fiir die Ausbreitungsfdhigkeit von akustischen Moden ist die sogenannte
Cut-on Frequenz. Sie lédsst sich anhand der axialen Wellenzahl herleiten, die sich fiir einen axial
durchstromten, zylindrischen Ringkanal mit der Gleichung

k Evn \*
kb = 5+ | —Ma, £ 1—(1—Ma§)-(ﬁ> (3.9)
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berechnen ldsst. k reprisentiert in diesem Fall die Wellenzahl, die als Verhéltnis aus der Kreis-
frequenz der periodischen Schalldruckschwankung und der Schallgeschwindigkeit definiert ist.
Der Einfluss der Stromung wird in Form der axialen Mach-Zahl Ma, beriicksichtigt. Die axiale
Wellenzahl bildet in Gleichung 3.4 in Kombination mit der imaginédren Einheit i und der Koordi-
nate z den Exponenten einer Exponentialfunktion und ist somit fiir das Ddmpfungsverhalten der
Gleichung verantwortlich: Wird die axiale Wellenzahl komplex, ergibt sich ein positiver oder ne-
gativer, reeller Exponent und somit ein dimpfender oder anfachender Charakter der zugehorigen
Exponentialfunktion. Der Fall der Anfachung gilt als nicht physikalisch und kann daher fiir die
weitere Betrachtung ausgeschlossen werden (Golubev und Atassi 1996). Im Falle der Ddmpfung
klingt die zugehorige akustische Mode mit zunehmender Koordinate z rapide ab und ist somit
nicht ausbreitungsfihig. Dementsprechend ist der Fall, in dem der Ausdruck unter der Wurzel
Null entspricht, ein Grenzfall und kann mit der Cut-on Frequenz

"
fcutorlzéj /1 —Ma? (3.10)
27r

a

charakterisiert werden. Diese Frequenz ist modenabhiingig und muss folglich fiir jede einzelne
am Schallfeld beteiligte Mode bestimmt werden. Wird eine Mode mit einer Frequenz angeregt,
die kleiner als ihre Cut-on Frequenz ist, ist diese axial nicht ausbreitungsfihig und klingt ab. Um-
gekehrt lésst sich fiir Anregungsfrequenzen oberhalb der Cut-on Frequenz eine Ausbreitung der
Mode in axialer Richtung beobachten. Um zusitzlich den Einfluss der Strémung in tangentialer
Richtung zu beriicksichtigen, miissen nach Lohmann (1978) Gleichung 3.9 und 3.10 geringfiigig
angepasst werden. Die Cut-on Frequenz ergibt sich mit dem Parameter 32 = 1 —Ma? dann zu

feuwon = 22— (B FMay) 3.11)

Emna
271,
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Der Einfluss der Stromung ist in dieser Gleichung deutlich zu erkennen. Die axiale Geschwindig-
keitskomponente der Stromung Ma, fiihrt zu einer Verringerung der Cut-on Frequenz. Je nach
Ausbreitungsrichtung der Mode in Umfangsrichtung und basierend auf dem Betrag und dem Vor-
zeichen der Stromungskomponente May, kann die Cut-on Frequenz durch den Stromungseinfluss
zudem signifikant steigen oder sinken.

Die Cut-on Frequenz als Kriterium fiir die Bewertung der Ausbreitungsfahigkeit akustischer Mo-
den wird im Rahmen des weiteren Verlaufs dieser Arbeit an mehreren Stellen bendtigt. So wird
sie sowohl zur Auslegung der akustischen Anregungseinheiten in Abschnitt 4.1.1 als auch fiir die
Bewertung des akustischen Feldes in Abschnitt 7.4 verwendet.

3.2 Aeroelastik in Turbomaschinen

Wie in der Einleitung beschrieben, umfasst die dynamische Aeroelastik die Interaktion zwischen
den Trégheits-, den elastischen und den aerodynamischen Kriften. Das in Abbildung 1.2 dar-
gestellte Collar-Diagramm verdeutlicht, dass die dynamische Aeroelastik als Kombination der
mechanischen Schwingungen mit den aus einer Umstromung der Struktur resultierenden aerody-
namischen Kriften verstanden werden kann. Dabei ist die Interaktion zwischen den beteiligten
Kriften wie beispielsweise das Entstehen aerodynamischer Krifte in Folge einer Schwingung
ein wesentlicher Bestandteil. Ebenfalls in Abbildung 1.2 dargestellt und fiir Turbomaschinen re-
levant ist das Fachgebiet der statischen Aeroelastik. Im Bezug auf Turbomaschinen umfasst die
statische Aeroelastik im Wesentlichen die statische Verformung der Schaufeln unter der Last der
Stromungskrifte und wird somit zur Berechnung der sogenannten ,,heilen* Geometrie bendtigt.
Vor dem Hintergrund der iibergeordneten Thematik dieser Arbeit, den akustisch angeregten Schau-
felschwingungen, konzentrieren sich die folgenden Ausfithrungen auf die dynamischen aeroelas-
tischen Effekte in Turbomaschinen.

3.2.1 Dynamische aeroelastische Effekte in Turbomaschinen

Dynamische aeroelastische Effekte in Turbomaschinen konnen anhand der Synchronitéit mit der
Umdrehung des Rotors klassifiziert werden. Es wird dabei zwischen sogenannten synchronen und
nichtsynchronen Schwingungen unterschieden. Dabei konnen sowohl die Lauf- als auch die Leit-
schaufeln in einer Verdichter- beziehungsweise in einer Turbinenstufe zum Schwingen angeregt
werden. Ein klassischer Vertreter der synchronen Schwingungen sind die fremderregten Schwin-
gungen. Bei diesem aeroelastischen Phinomen werden Lauf- oder Leitschaufeln beispielsweise
durch die Nachliufe der stromauf- oder durch die Potentialwirkung stromabliegender Schaufelrei-
hen angeregt. Deckt sich die sich aus der Multiplikation der Schaufelzahl mit der Drehfrequenz
des Rotors ergebende Anregungsfrequenz mit einer Eigenfrequenz der Beschaufelung, tritt Reso-
nanz auf. Die Schaufel wird zu Schwingungen angeregt, deren Amplitude durch die Steifigkeit und
die Dampfung der Beschaufelung sowie durch den Betrag der anregenden Kraft bestimmt wird.
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Weitere Anregungsmechanismen fiir fremderregte Schwingungen in Laufschaufeln sind eine me-
chanische oder thermische Unwucht sowie ein asymmetrisches Druckprofil im Einlauf. Letzterer
Effekt fiihrt zum Beispiel zur Anregung des Fans in Flugtriebwerken.

Im Gegensatz zu fremderregten Schwingungen schwingt die Schaufel bei Flutter und bei den so-
genannten Non-Synchronous Vibrations asynchron zur Rotorumdrehung oder deren Vielfachen.
Beide Effekte werden ausschlieBlich in Laufbeschaufelungen beobachtet. Flutter tritt hauptsidch-
lich in Stufen mit groBen Hohen-zu-Seiten-Verhiltnis auf, in denen durch eine schlanke Profilie-
rung und die daraus resultierende geringe Steifigkeit die Schaufeln eine hohe Schwinganfillig-
keit aufweisen. Im Verdichter kann Flutter vor allem in den Grenzbereichen des Betriebsbereichs
wie beispielsweise an der Pump- oder Schluckgrenze auftreten. Stromungseffekte wie Fehlan-
stromung, Ablosungen oder VerdichtungsstoBe konnen in diesen Betriebsbereichen dazu fiihren,
dass die aufgrund einer Schaufelschwingung entstehenden aerodynamischen Krifte der Schau-
fel kontinuierlich Energie zufiihren. Die besondere Brisanz dieser Interaktion liegt in den mit
der Schwingungsamplitude ebenfalls ansteigenden anregenden, aerodynamischen Kriften. Eine
durch beispielsweise eine Stromungsinstabilitit angeregte Schaufelschwingung schwingt sich im
Flutter-Zustand auf. Die Schwingungsamplitude nimmt in diesem Fall kontinuierlich zu. Dieser
Zustand wird in der Mechanik als selbsterregte Schwingung bezeichnet und ist beziiglich der
Schwingungsamplitude entweder durch einen Grenzzykel oder durch das Versagen der Struktur
begrenzt. Typischerweise schwingt die Beschaufelung im Flutter-Zustand mit einem charakteristi-
schen Interblade Phase Angle, der durch die geringste aerodynamische Dampfung charakterisiert
ist. Dieser Zustand stellt fiir das System den energetisch giinstigsten Zustand dar und stellt sich
somit automatisch ein. Der Flutter-Zustand bringt ein groBes Gefidhrdungspotential fiir die Inte-
gritit der Turbomaschine aufgrund der kontinuierlichen Energieiibertragung von der Stromung
auf die Struktur mit sich. Die Vorhersage und Vermeidung dieses Zustandes ist daher wichtiger
Bestandteil fiir den sicheren Betrieb dieser Maschinen.

Analog zu Flutter schwingen Laufschaufeln im Zustand der Non-Synchronous Vibrations eben-
falls asynchron zur Rotorumdrehung. Dieser Effekt kann nach Clark et al. (2013) als Interaktion
zwischen der Schaufelschwingung mit einer Stromungsinstabilitdt wie beispielsweise einer Wir-
belablosung an der Spitze einer Turbinen- oder Verdichterlaufschaufel verstanden werden. Im
Gegensatz zum Flutter-Zustand treten Non-Synchronous Vibrations typischerweise nicht in Be-
triebsbereichen auf, in denen Gebiete abgeldster Stromungen zu beobachten sind. Weiterhin ist
diese Schwingung in ihrer Frequenz und Phase auf einen definierten Wert festgelegt. Das beson-
dere Merkmal dieser Schwingungen ist der sogenannte Lock-in-Effekt: Fiir den Fall, dass die
Frequenz einer Stromungsinstabilitit und einer Eigenform einer umstréomten Schaufel nahe bei-
einander liegen, kann sich die Frequenz der Stromungsstabilitit dahingehend dndern, dass beide
Frequenzen iibereinstimmen. Anagnostopoulos und Bearman (1992) untersuchen diesen Effekt
an einem einer Stromung ausgesetzten Zylinder. Das Resultat des ,,Aufspringens* der Frequenz
der Stromungsintabilitit auf die Frequenz der Strukturschwingung ist die Resonanz. Kielb et al.
(2003) zeigen, dass durch diesen Effekt Schaufelschwingungen mit signifikanten Amplituden auf-
treten konnen.
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Ein vierter dynamischer aeroelastischer Effekt ist die akustische Resonanz. Dieses Phdnomen ist
hinsichtlich der Synchronitiit zur Rotorumdrehung ein Sonderfall. Wihrend die akustische Reso-
nanz in einer Statorbeschaufelung zu einer synchronen Schwingungsanregung fiihrt, kénnen in
der Laufbeschaufelung sowohl synchrone als auch asynchrone Schwingungen angeregt werden.
Ob die akustische Resonanz zu einer synchronen oder asynchronen Schwingung der Laufschau-
feln fiihrt, ist von der azimuthalen Ordnung der anregenden akustischen Mode abhéngig. Diese
wird nach Tyler und Sofrin (1962) durch die Differenz zwischen einem Vielfachen der Anzahl der
Rotorschaufeln Z und einem Vielfachen der Anzahl der Statorschaufeln V bestimmt:

m=hZ=+£sV (3.12)

In dieser Gleichung ist 42 der harmonische Index und eine natiirliche Zahl. s ist eine beliebige
ganze Zahl. Ist der Quotient zwischen der Anzahl der Rotor- und der Anzahl der Statorschaufeln
Z/V oder dessen Kehrwert V /Z eine natiirliche Zahl, werden bei einer akustischen Resonanz zur
Rotorumdrehung synchrone Schwingungen in der Laufbeschaufelung angeregt.

Der Effekt der akustischen Resonanz verdeutlicht nach Dowell et al. (2004) die direkte Verkniip-
fung zwischen der Aeroakustik und der Aeroelastik und fiihrt dhnlich dem Flutter-Zustand zu
hohen Schwingungsamplituden und somit zu hohen Belastungen der schwingenden Schaufeln.

Akustische Resonanz tritt auf, wenn geometrische sowie thermodynamische Randbedingungen
dazu fiihren, dass eine Druckschwankung in Form einer stehenden Welle zwischen zwei benach-
barten Schaufeln oder zwischen zwei benachbarten Schaufelreihen oszilliert. Diese Druckschwan-
kung kann als akustischer Schalldruck interpretiert und einer bestimmten akustischen Mode zuge-
ordnet werden. Da die Mode in diesem besonderen Fall zwischen den Schaufeln beziehungsweise
zwischen den Schaufelreihen ,,gefangen* ist, wird dieser Effekt als ,,Mode Trapping* bezeichnet
(Hanson 1993). Sind die Randbedingungen fiir die Ausbildung einer stehenden Welle erfiillt, fiih-
ren Reflexion der gefangenen akustischen Welle an den Oberfldchen benachbarter Schaufeln be-
ziehungsweise benachbarter Schaufelreihen zu einer Uberlagerung hin- und herlaufender Druck-
schwankungen. Die metallischen Oberflaichen der Turbomaschinenschaufeln weisen gegeniiber
der Luft eine hohe Impedanz auf und konnen daher als schallhart angenommen werden (Ehren-
fried 2004). Aufgrund dieser akustischen Eigenschaft werden eintreffende akustische Wellen mit
gleicher Stirke und gleichem Vorzeichen reflektiert. Die daraus resultierende Uberlagerung fiihrt
schlieBlich zu einer stark erhohten Schalldruckamplitude, die fiir den Fall, dass die Anregungsfre-
quenz mit einer Schaufeleigenfrequenz iibereinstimmt (Resonanzbedingung), zu hohen Schwin-
gungsamplituden bis hin zum Versagen der Struktur fiihrt.

Ein dritte Gruppe dynamischer aeroelastischer Effekte in Turbomaschinen besteht in der transien-
ten Anregung, wie sie zum Beispiel durch den Vogelschlag in Flugtriebwerken oder den Effekt
des Pumpens in Verdichtern auftreten kann. Transiente Effekte sind jedoch nicht Bestandteil die-
ser Arbeit und sind an dieser Stelle nur der Vollstindigkeit halber genannt. Eine Ubersicht iiber die
verschiedenen dynamischen aeroelastischen Effekte in Turbomaschinen sowie einige Beispiele fiir
mogliche Anregungsmechanismen sind in Tabelle 3.1 zusammengefasst.
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deren Anregungsmechanismen

Tabelle 3.1: Dynamische aeroelastische Effekte in Turbomaschinen sowie einige Beispiele fiir

. . . Transiente
Synchrone Schwingungen Nichtsynchrone Schwingungen Schwingungen
Effekte
Fremderregte Akustische Non- Transiente
Schwingungen Resonanz Flutter Synchronous Schwingungen
Vibrations
Anregungsmechanismen
Diisenerregung, Hohe Interaktion Aerodyna- Verdichterpumpen,
Mechanische Un-| Schalldruck- | der Schaufel- | mische Vogelschlag
wucht, amplituden schwingung | Anregung in
Thermische infolge von mit einer stro- | Folge eines
Unwucht, Mode mungsmecha- | instabilen
Asymmetrisches | Trapping nischen aero-
Druckprofil  im Instabilitéit elastischen
Einlauf Zustandes
Potentiell betroffene Beschaufelung

Lauf- und Leitbeschau- | Lauf- Lauf- Lauf- und
Leitbeschaufelung| felung: beschaufelung| beschaufelung| Leitbeschaufelung

synchron,

Laufbeschau-

felung:

asynchron/

synchron

Aufgrund der zyklischen Symmetrie der Schaufelgitter in Turbomaschinen wandern sowohl syn-
chrone als auch nichtsynchrone Schwingungen in Umfangsrichtung in Form von Wellen. Neben
der eigentlichen Frequenz, der Eigenform und der Amplitude einer Schaufelschwingung ist daher
der Interblade Phase Angle fiir die Beschreibung von Schaufelschwingungen in Turbomaschinen
von zentraler Bedeutung. Dieser Phasenwinkel beschreibt den Zeitversatz zwischen den Schwin-
gungen zweier benachbarter Schaufeln und ergibt sich in Abhéngigkeit von dem Knotendurchmes-
ser ND und der Schaufelanzahl N zu:

2n-ND
O =
N

(3.13)

Die Anzahl der Knotendurchmesser wird zur Charakterisierung von Scheibenschwingungen ver-
wendet und beschreibt die Anzahl der auf den Umfang verteilten Wellen. Je nach Knotendurch-
messer bilden die Schwingungen der einzelnen Schaufeln eines Leit- oder Laufschaufelgitters
umlaufende oder stehende Wellen, die im bauteilfesten Koordinatensystem beobachtet werden
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Eigenformen einer Turbomaschinenschaufel Einfluss der zyklischen Symmetrie

o

) ) ) ) Knotendurchmesserlinien
1. Biege- 2. Biege- 1. Torsions- 1. axiale
mode mode mode  Biegemode

1. Biegemode, ND = 1 1. Biegemode, ND =2 1. Biegemode, ND =3

Abbildung 3.3: Schwingformen der Beschaufelung einer Turbomaschine

konnen. Schaufelschwingungen in Turbomaschinen setzen sich demnach, wie in Abbildung 3.3
verdeutlicht, aus der Schwingform der einzelnen Schaufel und aus dem Knotendurchmesser bezie-
hungsweise dem Interblade Phase Angle der Schwingung zusammen. Wie im folgenden Abschnitt
erldutert, spielt der Interblade Phase Angle in der dynamischen Aeroelastik von Turbomaschinen
fiir die aerodynamische Dampfung und daraus resultierend fiir die aeroelastische Stabilitét eine
entscheidende Rolle.

3.2.2 Aeroelastische Stabilitiat in Turbomaschinen

Zur Verdeutlichung der EinflussgréBen fiir die aeroelastische Stabilitdt in Turbomaschinen wird
in diesem Abschnitt ein mechanisches Ersatzmodell betrachtet, das auf den in Abbildung 3.4
dargestellten Abstraktionsgraden basiert. Ausgehend von einer Schaufelreihe wird zunichst ei-
ne einzelne Schaufel betrachtet. Ein einzelner Profilschnitt dieser Schaufel dient wiederum als
Grundlage fiir ein zweidimensionales, mechanisches Ersatzmodell. Dieses Ersatzmodell basiert
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Abbildung 3.4: Mechanisches Ersatzmodell einer Turbomaschinenschaufel

auf einem modalen Ansatz und beschreibt die mechanischen Eigenschaften einer Biegemode. Die
Bewegungsgleichung des mechanischen Systems ohne Einfluss der Stromung lautet nach Magnus
et al. (2008)

mi+di+cx=0 (3.14)

und basiert auf der Masse m, der Ddmpfung d und der Steifigkeit ¢ der Struktur. Fiir die Be-
schreibung der aeroelastischen Eigenschaften muss die Umstromung des Profils mitberiicksich-
tigt werden. Dementsprechend resultiert sowohl fiir die Masse als auch fiir die Ddmpfung und
die Steifigkeit ein aerodynamischer Term. Die aerodynamischen Terme beeinflussen das mechani-
sche System dahingehend, dass sich charakteristische Eigenschaften wie die Eigenfrequenz, der
Eigenvektor und die Gesamtdimpfung des Systems dndern. Zusitzlich wird fiir die Beschreibung
des aeroelastischen Systems eine mogliche periodische Anregung durch die Aerodynamik durch
den Term Fyy sin (wyt) beriicksichtigt. Die Amplitude Fw und die Frequenz oy legen die wesent-
lichen Eigenschaften dieser von auBlen angreifenden Kraft fest. Das aeroelastische System kann
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schlielich durch
(M + Mpcero )X+ (d + dpero )X + (€ + Cacro)x = Fyy sin (wyt) (3.15)

beschrieben werden. Alle Einfliisse der Stromung sind dabei auf die instationédre aerodynamische
Kraft

Fpero = FW sin (wtt) — MAeroX — dAeroX — CAeroX (3.16)

zuriickzufiihren. Uber einen Koeffizientenvergleich zwischen Gleichung 3.15 und der allgemeinen
Bewegungsgleichung eines geddmpften, mechanischen Systems mit einem Freiheitsgrad unter
Kraftanregung nach Magnus et al. (2008):
F(t
X+ 2Dyt + 0fx = Fo) (3.17)
m
lassen sich folgende Beziehungen fiir die Eigenfrequenz @y, fiir die Dampfung D und fiir die
anregende Kraft F(¢) des aeroelastischen Systems aufstellen:

o d+dpero _ d+dpero
2Da)0 - m+mAAero % D _ 2(m+m:er0)w0 (3.18)
O = i W=\ i (3.19)
F(t)= Fiy sin (oyt) (3.20)

Zur weiteren Analyse der nach Gleichung 3.15 aufgestellten Bewegungsgleichung, wird im Fol-
genden die Losung der Bewegungsgleichung betrachtet. Es wird vorausgesetzt, dass es sich um
ein lineares, zeitinvariantes System handelt. Die Losung der Bewegungsgleichung dieses Systems
besteht aus einem homogenen und einem partikulidren Anteil und ergibt sich nach Magnus et al.
(2008) zu:

x(1) :{%he*Dw"’ sin (@q? + @n) + Rp sin (¢t + @p) (3.21)

Homogene Losung Partikulidre Losung

Die homogene Losung beschreibt die freien Schwingungen des geddmpften Systems. Die Schwing-
frequenz der freien Schwingung ist in diesem Fall durch

g = wy\ 1—D? (3.22)

gegeben. Der partikuldre Anteil beschreibt die Schwingungen des Systems bei Fremderregung. In
diesem Fall entspricht die Schwingfrequenz des mechanischen Systems der Frequenz der von
aulen aufgeprigten anregenden Kraft @¢. Die maximale Schwingungsamplitude des gedimpf-
ten mechanischen Systems tritt bei Fremderregung bei einer Anregungsfrequenz von @fmax =
wpV/'1 —2D? auf. Aufgrund der fiir Turbomaschinenschaufeln iiblichen geringen Dimpfungswer-
te (D << 1) sind sowohl die Verschiebung /1 — D? als auch die Verschiebung v/1 —2D? von @y
und or max gegeniiber ay gering.
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Fiir die aeroelastische Stabilitdt und somit fiir das Auftreten von Flutter ist die homogene Losung
ausschlaggebend. Aufgrund des exponentiellen Verhaltens dieses Anteils klingt die homogene L6-
sung entweder mit der Zeit ab oder nimmt mit der Zeit zu. Welcher Fall eintritt, wird durch das Vor-
zeichen des Arguments der Exponentialfunktion bestimmt. Dieser Exponent setzt sich neben der
Zeit t aus dem Dampfungsgrad D und der Eigenfrequenz @, zusammen. Da negative Werte fiir @y
nicht physikalisch sind, entscheidet allein das Vorzeichen des Dampfungsgrads D iiber die Anfa-
chung oder Dampfung des aeroelastischen Systems. Es zeigt sich somit, dass die aerodynamische
Déampfung der wesentliche Einflussfaktor fiir die aeroelastische Stabilitét ist. Bei einer negativen
aerodynamischen Dampfung ist das aeroelastische System tendenziell instabil und neigt zu selbst-
erregten Schwingungen mit einer kontinuierlich zunehmenden Amplitude. In diesem Fall kann
das System nur durch eine positive und hinsichtlich des Betrages grof3ere mechanische Dampfung
d stabilisiert werden.

Die Abhingigkeit der aeroelastischen Stabilitdt und folglich der aerodynamischen Dampfung von
dem Interblade Phase Angle ¢ zeigt beispielsweise Vogt (2005) und ist exemplarisch in Abbil-
dung 3.5 dargestellt. Der exemplarische Verlauf verdeutlicht, dass die Relativbewegung zwischen
den Schaufeln, die durch den Interblade Phase Angle charakterisiert ist, einen wesentlichen Ein-
fluss auf die aeroelastische Stabilitdt hat und im Extremfall iiber die Stabilitdt beziehungsweise
Instabilitdt des Systems entscheidet. Die Moglichkeit zur Variation des Interblade Phase Angle
der angeregten Schwingung ist somit fiir die Entwicklung eines aeroelastischen Anregungssys-
tem eine zentrale Anforderung. Ist diese Moglichkeit gegeben, lassen sich detaillierte Aussagen
iber die Abhingigkeit zwischen dem Interblade Phase Angle und der aeroelastischen Stabilitét
treffen und somit numerische Berechnungsverfahren validieren und optimieren. Aufgrund dessen
ist die Entwicklung einer Moglichkeit zur Variation des angeregten Interblade Phase Angle fester
Bestandteil dieser Arbeit und wird in Abschnitt 7.5 vorgestellt.

Neben dem Einfluss auf die aeroelastische Stabilitét spielt die aerodynamische Diampfung auch
fiir fremderregte Schwingungen eine wesentliche Rolle. Fiir den Fall der fremderregten Schwin-
gungen klingt die homogene Anteil in Gleichung 3.21 aufgrund eines positiven Ddmpfungsgrades
D ab. Das Verhalten der fremderregten Schwingung wird somit durch den partikuldren Anteil be-
stimmt. Die Amplitude dieses Anteils ergibt sich durch den Faktor Ry, der fiir den Resonanzfall
nach Magnus et al. (2008) mit .
Fw 1
Ry = (e caon) 5D (3.23)

berechnet wird. Wie diese Gleichung zeigt, entscheidet die Gesamtddmpfung des Systems, zu der
die aerodynamische Dampfung beitrigt, neben der anregenden Kraft und der Steifigkeit der Schau-
fel tiber die Amplitude der fremderregten Schwingung. Insbesondere fiir integrale Bauweisen, bei
denen der mechanische Anteil der Dimpfung gering und somit der aerodynamische Anteil der
Dampfung von entscheidender Bedeutung ist, sind moglichst genaue Werte der aerodynamischen
Déampfung hinsichtlich der Vorhersage fremderregter Schwingungsamplituden entscheidend.
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Abbildung 3.5: Beispiel fiir die Abhiingigkeit der aeroelastischen Stabilitidt vom Interblade Phase
Angle

3.3 Verkniipfung der Aeroakustik und der Aeroelastik fur den Fall der
akustisch angeregten Turbomaschinenschaufel

Fiir den Fall der akustischen Schaufelschwingungsanregung sind das sich im Strémungskanal der
Turbomaschine einstellende akustische Feld und das aeroelastische System der Beschaufelung
miteinander verkniipft. Die Akustik kann fiir diesen Fall als periodische Kraft auf der rechten
Seite von Gleichung 3.15 modelliert werden. Unter der Annahme, dass die Eigenfrequenzen der
Beschaufelung klar voneinander zu trennen sind und somit ein modaler Ansatz verwendet werden
kann, ergibt sich fiir die Beschreibung einer beliebigen Biegemode die Bewegungsgleichung

(M4 Mpero) X+ (d + daero)% + (¢ + Caero)X = Fans.s sin (Waas.st) (3.24)

Das akustische Feld wirkt demnach als anregende Kraft, die im Fall der Resonanz das aero-
elastische System zu Schwingungen anregt. Resonanz liegt vor, wenn waass, die Frequenz des
Schalldrucks, der auf das Schaufelprofil wirkt, mit der gedimpften Eigenfrequenz der Schaufel
ibereinstimmt. Die sogenannte Amplitudenresonanz ergibt sich, wenn @waas s und @rmax iiber-
einstimmen. Der Betrag der anregenden akustischen Kraft FAAS’S ergibt sich in beiden Fillen fiir
eine zweidimensionale Betrachtung iiber die Integration des auf der Schaufeloberfliche wirken-
den Schalldrucks iiber einen radialen Profilschnitt. Fiir die Erweiterung auf ein realitdtsndheres
dreidimensionales System muss IaN As.s anhand der Integration des Schalldrucks iiber die gesamte
Profiloberfliche bestimmt werden. Die resultierende anregende Kraft wird somit durch die modale
Struktur des akustischen Feldes und durch die radiale und axiale Verteilung der Schalldruckampli-



3.3 Verkniiptung der Aeroakustik und der Aeroelastik

37

tude der einzelnen modalen Komponenten gesteuert.
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3 Aeroakustische und aeroelastische Grundlagen
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4 Akustisches System zur Schwingungsanregung von
Turbomaschinenschaufeln

Dieses Kapitel beschreibt die Auslegung und Entwicklung des in dieser Arbeit eingesetzten akusti-
schen Anregungssystems. Die sich aus der Aeroelastik der Turbomaschinen sowie in Hinblick auf
die konstruktive Integration ergebenden Anforderungen an ein aeroelastisches Anregungssystem
lassen sich unter folgenden Punkten zusammenfassen:

» Variable Anregungsfrequenz zur Abdeckung der verschiedenen Eigenfrequenzen der anzu-
regenden Beschaufelung

* Variable Amplitude der Anregung zur Einstellung verschiedener Schwingungszustinde

» Moglichst hohe Amplitude der anregenden Kraft zur Sicherstellung eines ausreichenden
Signal-Rausch-Verhiltnisses der angeregten Schwingung

* Moglichkeit zur Variation des Interblade Phase Angle der angeregten Schwingung

* Moglichst geringe Beeinflussung des aeroelastischen Verhaltens der zu untersuchenden Be-
schaufelung

* Beriicksichtigung der konstruktiven Randbedingungen bei der Dimensionierung und Gestal-
tung des Anregungssystems

Um allen Anforderungskriterien gerecht zu werden, erfolgt die Entwicklung des in dieser Arbeit
verwendeten akustischen Anregungssystems schrittweise. Das Grundkonzept des Anregungssys-
tems ist in Abbildung 4.1 dargestellt. Im Wesentlichen umfasst das Konzept eine definierte Anzahl
von akustischen Anregungseinheiten, die tiber den Umfang verteilt Schall in den Stromungskanal
einkoppeln. Die Anregungseinheiten sind dabei direkt iiber der anzuregenden Laufbeschaufelung
im Gehiuse installiert. Uber ein Steuerungsprogramm auf LabVIEW-Basis soll die Vorgabe der
verschiedenen Anregungsparameter erfolgen. Aufbauend auf diesem Konzept lésst sich die Ent-
wicklung des akustischen Anregungssystems in vier Etappen unterteilen. Den ersten Schritt stellt
die systematische Untersuchung verschiedener Parameter zur Gestaltung der akustischen Anre-
gungseinheiten dar. AnschlieBend wird im zweiten Schritt der Einfluss einer turbomaschinentypi-
schen Stromung auf die akustische Anregung von Schaufelschwingungen untersucht. Aufbauend
auf diesen Untersuchungen werden Kriterien zur optimierten Gestaltung der Anregungseinheiten
abgeleitet. Im anschlieBenden dritten Entwicklungsschritt wird die Ansteuerung des akustischen
Anregungssystems entwickelt und getestet. Den abschlieBenden Entwicklungsschritt stellt der erst-
malige Nachweis der akustischen Schaufelschwingungsanregung im rotierenden System dar. Wih-
rend die ersten drei Entwicklungsschritte Bestandteil dieses Kapitels sind, wird der Nachweis der
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Abbildung 4.1: Konzept fiir die akustische Anregung im rotierenden System

akustischen Anregung im rotierenden System in Kapitel 7 erbracht.
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4.1 Auslegung der akustischen Anregungseinheiten

4.1.1 Auslegung der akustischen Horngeometrie

Zur Erzeugung eines fiir die Anregung von Schaufelschwingungen ausreichend hohen Schall-
drucks sollen fiir das Anregungssystem Druckkammerlautsprecher in Kombination mit einem
Horn verwendet werden. Im Vergleich zu handelsiiblichen Kalottenlautsprechern lassen sich mit
dieser Kombination wesentlich hohere Schalldriicke realisieren. Im Rahmen der Entwicklung der
akustischen Anregung im rotierenden System wird die Ausfithrung des Horns im Wesentlichen
durch zwei Funktionen bestimmt, die das Horn erfiillen muss. Zum einen wird der Schalldruck,
der mit der Kombination aus akustischem Horn und Druckkammerlautsprecher bei einer bestimm-
ten Frequenz erzeugt werden kann, wesentlich durch die Form des akustischen Horns beeinflusst.
Das heif3t, durch eine optimierte Horngeometrie kann der Schalldruck, der fiir die Anregung der
Schaufelschwingung in der Turbomaschine zur Verfiigung steht, maximiert werden. Zum anderen
wird das Horn zum Transport und letztendlich zur gezielten Einkopplung der Schallenergie in den
Stromungskanal im Bereich der Laufbeschaufelung benétigt. Vor dem Hintergrund des geplanten
Einsatzes des Anregungssystems in Turbomaschinen kann die Horngeometrie nicht frei gestaltet
werden, sondern ist folgenden Anforderungen unterworfen:

* Verwendung eines hitzebestindigen und hinsichtlich der Aufnahme der Druckkammerlaut-
sprecher ausreichend tragfihigen Materials

* Auswabhl einer moglichst einfachen Horngeometrie zur Erreichung eines moglichst geringen
Fertigungsaufwandes

* Gestaltung des Hornmundes unter Beriicksichtigung der konstruktiven Randbedingungen
bei der Integration der akustischen Anregungseinheit in die Turbomaschine

* Gestaltung des Hornmundes hinsichtlich einer moglichst geringen Beeinflussung der Stro-
mung in der Turbomaschine

Im Gegensatz zu Anwendungen aus der Beschallungstechnik ist somit die Gestaltung der Horn-
geometrie auf einfache Geometrien limitiert. Exponentielle Verlaufe der Hornkontur wie sie zum
Erreichen einer effektiven Schallerzeugung im niedrigen Frequenzbereich in der Akustik oftmals
zum Einsatz kommen, scheiden daher aus. Um eine fiir die akustische Schwingungsanregung ge-
eignete Horngeometrie festlegen zu konnen, werden verschiedene Geometrien mit Hilfe eines
Baukastensystems experimentell untersucht. Dieses System besteht aus verschiedenen Bauteilen,
die miteinander verschraubt und an einen Druckkammerlautsprecher angeschlossen werden kon-
nen. Eine Ubersicht iiber die untersuchten Elemente gibt Abbildung 4.2. Durch die verschiedenen
Bauteile ergibt sich eine Vielzahl moglicher Kombinationen, die systematisch untersucht werden.
Alle in dieser Arbeit vorgestellten akustischen Messungen werden in einem reflexionsarmen Raum
durchgefiihrt. Zur Beurteilung der verschiedenen Horngeometrien wird der Schalldruckpegel mit
Hilfe eines 1/2"-Freifeldmikrofons von Briiel & Kjar in einem definierten Abstand von 4 mm zum
Hornmund in Abhingigkeit von der Frequenz gemessen. Der Druckkammerlautsprecher wird da-
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Abbildung 4.2: Aufbau und einzelne Komponenten der untersuchten Horngeometrien

bei fiir alle untersuchten Frequenzen mit einem konstanten Effektivwert von 1,25V angesteuert.
Der Frequenzbereich, der im Rahmen der Hornauslegung vermessen wird, liegt zwischen 600
und 2500Hz und umfasst somit einen Bereich, in dem typische Werte fiir die ersten Eigenfre-
quenzen von Turbomaschinenbeschaufelungen zu finden sind und in dem der sichere Betrieb der
Druckkammerlautsprecher sichergestellt werden kann. Weiterhin ist die Freifeldkorrektur des ver-
wendeten Messmikrofons in diesem Frequenzbereich zu vernachlidssigen. Der Frequenzbereich
wird mit einem Inkrement von 1Hz automatisiert vermessen. Der automatisierte Ablauf ist mit
Hilfe eines LabVIEW-Programms umgesetzt, das den frequenzabhingigen Schalldruckpegel bei
einer Abtastrate von 50kHz und einer Sampleanzahl von 10kS pro Frequenzschritt erfasst und
anschlieBend die Frequenz des Steuersignals des Druckkammerlautsprechers mit einem vorgege-
benen Inkrement automatisch erhoht. Abbildungen sowohl von dem reflexionsarmen Raum (Abbil-
dung C.1) als auch von dem fiir die Vermessung der verschiedenen Horngeometrien verwendeten
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Versuchsaufbau (Abbildung C.2) sind in Anhang C zu finden.

Das iibergeordnete Konzept fiir die Gestaltung des Horns besteht aus drei verschiedenen Abschnit-
ten (siehe Abbildung 4.2). Abschnitt A ist mit einem konstanten Querschnitt ausgefiihrt und an den
Druckkammerlautsprecher angeschlossen. Im anschlieBenden Abschnitt B wird der Querschnitt
mit Hilfe eines Konus reduziert, bevor der Schall durch Abschnitt C gefiihrt und an die Umgebung
abgestrahlt wird. Dieses Konzept beriicksichtigt die zuvor genannten Anforderungen und fordert
weiterhin die Effizienz des Druckkammerlautsprechers bei der Schallerzeugung. Dies wird durch
die Querschnittsreduktion in Abschnitt B erreicht. Hierdurch wird nach Kolbrek (2008) die akus-
tische Flussimpedanz Z, erhoht. Diese Grofle gibt den Widerstand an, der dem Schall bei seiner
Ausbreitung in Rohren entgegen wirkt. Innerhalb eines Horns ist dieser Wert im Wesentlichen
von dem Innendurchmesser der Horngeometrie abhingig. Ein reduzierter Durchmesser sorgt fiir
einen geringeren maximal moglichen Luftdurchsatz und stellt somit einen hoheren Widerstand
fiir die schwingende Membran des Lautsprechers dar. Als Resultat komprimiert die schwingende
Membran des Lautsprechers die Luft effektiver und erzeugt somit einen hoheren Schalldruck.

Zunichst soll der Einfluss der Geometrie des Hornmundes auf das Ubertragungsverhalten der
Horngeometrie untersucht werden. Hierzu werden Abschnitt A und B nicht verindert und die von
der Frequenz abhingigen Schalldruckverldufe fiir drei verschiedene Fille miteinander verglichen.
Neben einem einfachen Rohr mit konstantem Querschnitt wird ein Hornmund mit sich konisch
erweiterndem und eine Geometrie mit sich konisch verringerndem Querschnitt untersucht. Das
einfache Rohr hat dabei einen Durchmesser von 25 mm, wihrend der Durchmesser des Hornmun-
des der Geometrie mit sich erweiterndem Querschnitt bei einem Konuswinkel von 45° 50 mm und
der Durchmesser der Geometrie mit sich verringerndem Querschnitt bei einem Konuswinkel von
24.7° 7Tmm betrdgt. Die Messergebnisse fiir die drei Varianten des Hornmundes sind in Abbil-
dung 4.3 dargestellt. Die fiir diese Varianten charakteristischen Schalldruckverldufe ergeben sich
zum einen durch die frequenzabhingige Charakteristik der verwendeten Lautsprecher und zum
anderen durch Resonanzen. Letzterer Effekt wird im weiteren Verlauf dieses Abschnitts im Detail
diskutiert.

Der Vergleich der in Abbildung 4.3 dargestellten Schalldruckverldufe macht deutlich, dass sich
mit der Horngeometrie, in der sich der Querschnitt zum Hornmund hin verringert, die geringsten
Schalldruckpegel fiir ein GroBteil der untersuchten Frequenzen erreichen lassen. Dies ist in dem
geringen Querschnitt, der fiir die Schallabstrahlung zur Verfiigung steht, begriindet. Obwohl sich
mit dieser Variante aufgrund des geringen Durchmessers des Hornmundes die Storung der Stro-
mung in der Turbomaschine minimieren lédsst, scheidet diese Geometrie somit fiir die akustische
Anregung im rotierenden System aus.

Der Vergleich zwischen dem Schalldruckverlauf der Geometrie mit konstantem Querschnitt und
dem Schalldruckverlauf der Geometrie mit zunehmendem Querschnitt zeigt nur geringe Unter-
schiede (sieche Abbildung 4.3). Eine Erhohung des erzeugten Schalldrucks kann mit der sich
konisch erweiternden Geometrie nur im Frequenzbereich zwischen 2100 und 2500Hz erreicht
werden. Nahezu im gesamten iibrigen Frequenzbereich werden jedoch im Vergleich zur Geome-
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Abbildung 4.3: Vergleich der erreichbaren Schalldruckpegel fiir verschiedene Ausfiithrungen des
Hornmundes in Abhéngigkeit von der Frequenz

trie mit konstantem Querschnitt niedrigere Schalldriicke gemessen. Aufbauend auf diesen Ergeb-
nissen wird daher fiir die akustische Anregung im rotierenden System die Horngeometrie mit
konstantem Querschnitt im Bereich des Hornmundes gewdhlt. Im Vergleich zu der sich konisch
erweiternden Geometrie wird durch diese Wahl eine geringere Beeinflussung der Stromung in der
Turbomaschine erreicht.

Nach Festlegung der Geometrie im Bereich des Hornmundes soll im Folgenden der Einfluss der
Gestaltung der Hornabschnitte A, B und C auf die erreichbaren Schalldruckpegel untersucht wer-
den. Als Variationsparameter werden die Lingen der Abschnitte A und C sowie der Konuswinkel
der Reduktion des Querschnitts in Abschnitt B gewihlt. Die fiir die verschiedenen Variationen der
Horngeometrie gemessenen Schalldruckverldufe sind in Abbildung 4.4 zusammengefasst. Der in
Teil a) dargestellte Vergleich zwischen zwei unterschiedlichen Langen des Abschnitts C macht
deutlich, dass durch die Wahl der Linge der erzeugte Schalldruckpegel in bestimmten Frequenz-
bindern gesteigert werden kann. Wihrend fiir die lingere Variante des Abschnitts C hohe Schall-
druckpegel im niedrigeren Bereich des untersuchten Frequenzbereichs gemessen werden, werden
fiir die kiirzere Variante hohe Schalldruckpegel im Bereich von 1300Hz bis 2000 Hz erreicht. Der
Grund fiir das charakteristische Ubertragungsverhalten dieser einfachen Horngeometrien sind Re-
sonanzen. Vereinfacht kann die Horngeometrie als einseitig geschlossenes Rohr angenommen
werden. Fillt ein Minimum oder Maximum des Schalldrucks mit dem Austritt der Horngeometrie
zusammen, wird die akustische Welle reflektiert. Bei einer konstanten Lidnge des akustischen
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Abbildung 4.4: Schalldruckverldufe fiir verschiedene Horngeometrien in Abhéngigkeit von der

Frequenz, a) Variation der Linge des Abschnitts C, b) Variation des Konuswin-
kels in Abschnitt B, c¢) Variation der Linge des Abschnitts A
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Horns ist das Auftreten dieses Effektes von der mit der Frequenz verkniipften Linge der akusti-
schen Welle A abhingig. Eine Resonanz tritt in der Theorie nach Veit (2012) immer dann in einem
einseitig geschlossenen Rohr auf, wenn die Bedingung

A@2n—1)/4=1L; n=1,2,. .0 4.1)

erfiillt ist. L entspricht in diesem Fall der Lange der akustischen Horngeometrie. In der Realitét
schwingt eine bestimmte Luftmasse am offenen Ende des Rohres mit, sodass eine sogenannte
Miindungskorrektur AL eingefiihrt werden muss (Veit 2012). Die Resonanzbedingung aus Glei-
chung 4.1 ergibt sich dann zu

A2n—1)/4=1L"; n=1,2,..00 4.2)

mit

L'=L+AL 4.3)
Die Reflexion der Welle resultiert in einer stehenden Welle und stellt eine Resonanz des Horns dar.
In diesem Betriebspunkt lassen sich besonders hohe Schalldriicke erreichen, sodass eine Uberho-
hung im Verlauf des iiber der Frequenz aufgetragenen Schalldruckpegels zu beobachten ist. Fiir
die in Teil a) von Abbildung 4.4 dargestellten Ergebnisse des kiirzeren Abschnitts C, kann somit

der geringere Schalldruckpegel im niedrigen Frequenzbereich auf eine gegeniiber dem ldngeren
Rohr fehlenden Resonanzstelle zuriickgefiihrt werden.

Teil b) in Abbildung 4.4 zeigt den Einfluss des Konuswinkels in Abschnitt B auf das Ubertragungs-
verhalten der Horngeometrie. Insgesamt sind nur geringe Unterschiede zu erkennen. Der Vergleich
der Durchschnittswerte beider Verldufe lédsst auf einen geringfiigig hoheren Schalldruckpegel fiir
die Variante mit dem geringeren Konuswinkel von 30° schlieen.

Der Vergleich der unterschiedlichen Lingen des Abschnitts A ist in Teil ¢) von Abbildung 4.4 dar-
gestellt. Analog zu der Variation der Linge des Abschnitts C zeigt sich, dass die Anzahl und Lage
der Resonanzen durch die unterschiedlichen Lingen der Horngeometrie variiert werden kann.

Zusammenfassend ergeben sich basierend auf den vorgestellten Ergebnissen fiir die Auslegung
der Horngeometrie der akustischen Anregungseinheiten folgende Erkenntnisse:

* Die Lingen der Abschnitte A und C beeinflussen die Lage und Anzahl der Uberhshungen im
Verlauf des Schalldrucks und kénnen zur Optimierung der erreichbaren Schalldruckpegel in
Frequenzbindern, die zur Anregung von Schaufelschwingungen bendtigt werden, variiert
werden.

e Abschnitt B dient zur Reduktion des Querschnitts und resultiert somit in einer Erh6hung
der akustischen Flussimpedanz. Der gegeniiber der Membran des Lautsprechers wirkende
Widerstand wird folglich groBer, wodurch eine hohere Effizienz des Druckkammerlautspre-
chers erreicht werden kann. Fiir den Konuswinkel sollte ein moderater Wert von beispiels-
weise 30° gewihlt werden.
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e Vor dem Hintergrund der kontridren Forderung nach einem mdglichst hohen Schalldruck
und einer moglichst geringen Beeinflussung der Stromung stellt eine Geometrie mit kon-
stantem Querschnitt im Bereich des Hornmundes die geeignetste Losung der untersuchten
Geometrien dar.

Ein weiteres Kriterium fiir die Auslegung der akustischen Anregungseinheiten ist die Cut-on Fre-
quenz der ersten akustischen Mode m = 1, n = 0 innerhalb der Horngeometrie. Der maximale
Durchmesser der Horngeometrie ist so gewdhlt, dass alle untersuchten Frequenzen unterhalb der
Cut-on Frequenz (siehe Abschnitt 3.1) dieser Mode liegen. Die Ausbreitung des Schalls innerhalb
des Rohres erfolgt somit ausschlieBlich in Form einer ebenen Welle. Die akustischen Anregungs-
einheiten konnen daher als Monopol angenommen werden. Hierdurch wird die Interpretation der
physikalischen Zusammenhénge bei der akustischen Anregung von Schaufelschwingungen im ro-
tierenden System vereinfacht, wie in Abschnitt 7.4 deutlich wird.

Zur Erreichung eines moglichst hohen Schalldrucks sieht die Auslegung der Horngeometrie eine
weitere Variante zur Aufnahme von zwei Druckkammerlautsprechern pro Anregungseinheit vor.
Zur Kombination der beiden akustischen Quellen wird in diesem Fall Abschnitt A der Horngeo-
metrie durch ein Y-Stiick ersetzt. Um Reflexionen und Interferenz zu minimieren, wird zum einen
der Winkel zwischen den beiden Schenkeln des Y-Stiicks moglichst gering ausgefiihrt. Hierdurch
wird ein sanfter Ubergang im Bereich der Uberlagerung der beiden akustischen Quellen erreicht.
Zum anderen wird sichergestellt, dass der Durchmesser im Punkt der Uberlagerung der beiden
akustischen Quellen im Verhéltnis zur kleinsten zu iibertragenden Wellenlédnge gering ist. Nach
White (1987) ist die Erfiillung dieses Kriteriums eine wesentliche Voraussetzung zur Minimie-
rung von Reflexionen und Interferenz bei der Kombination mehrerer Lautsprecher. In der Akustik
ist die Kombination mehrerer Lautsprecher zur Generierung hoher Schalldruckpegel unter dem
Begriff ,,Manifold Technology* bekannt.

4.1.2 Einfluss des Anregungswinkels o auf die anregbare Schwingungsamplitude einer
Turbomaschinenschaufel

Das in Abbildung 4.1 vorgestellte Konzept der akustischen Anregung im rotierenden System bein-
haltet, dass die Anregung aus einer bestimmten Richtung erfolgt. Wie in Abbildung 4.5 dargestellt,
werden fiir eine vollstindige Beschreibung dieser Richtung zwei Winkel bendtigt: der Anregungs-
winkel o und der Anregungswinkel 3. Der Bereich, der sich fiir o in einer Turbomaschine rea-
lisieren ldsst, ist im Wesentlichen von konstruktiven Randbedingungen abhiingig. Mit dem Ziel,
innerhalb dieses Winkelbereichs einen optimalen Wert fiir ¢ zu finden, wird im Folgenden der Ein-
fluss von o auf die akustisch anregbaren Schwingungsamplituden einer Verdichter-Laufschaufel
untersucht.

Die Messungen werden erneut in dem reflexionsarmen Raum durchgefiihrt. Als Versuchsobjekt
wird eine Laufschaufel des Niedergeschwindigkeitsaxialverdichters (NGAYV, siehe Kapitel 5) ver-
wendet. Der NGAV wird im weiteren Verlauf dieser Arbeit fiir die Erprobung und Optimierung
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Abbildung 4.5: Definition der akustischen Anregungswinkel

der akustischen Anregung im rotierenden System eingesetzt (siche Kapitel 7). Die in diesem Ab-
schnitt erlangten Erkenntnisse konnen somit ohne Einschrinkungen fiir die Untersuchungen im
rotierenden System verwendet werden. Die feste Einspannung der untersuchten Verdichterschau-
fel erfolgt in diesem Fall am Schaufelfull. Der Anregungswinkels o wird iiber einen Schlitten
variiert, der auf einem Orbit befestigt ist und auf diesem verfahren werden kann. Der Schlitten
bietet eine Aufnahme fiir eine akustische Anregungseinheit bestehend aus einem Druckkammer-
lautsprecher und einem akustischen Horn. Das akustische Horn ist in diesem Fall ein Rohr mit
einem konstanten Innendurchmesser von S0mm und einer Linge von 200 mm. Wihrend der ge-
samten Versuchsreihe wird der Druckkammerlautsprecher mit einem konstanten Effektivwert von
12,5V betrieben. Die Anregungsfrequenz wird je nach untersuchter Eigenfrequenz der Laufschau-
fel zwischen 345 Hz (erste Biegemode, 1F), 1333 Hz (zweite Biegemode, 2F) und 1573 Hz (erste
Torsionsmode, 1T) variiert. Die Anregung der Laufschaufel ist fiir alle untersuchten Winkelstel-
lungen auf die Saugseite gerichtet. Die Symmetrieachse des akustischen Horns ist dabei auf die
Schaufelspitze ausgerichtet wihrend der Abstand zwischen dem Hornmund und der Schaufelspit-
ze auf einen definierten Wert von 4 mm eingestellt wird. Der beschriebene Versuchsaufbau ist im
Anhang C in Abbildung C.3 dargestellt.

Zur Erfassung der angeregten Schwingung ist die Laufschaufel auf der Druckseite mit Dehnungs-
messstreifen instrumentiert. Die Abtastfrequenz im Rahmen der Erfassung der Messdaten betrigt
50kHz bei einer Messdauer von 1s. Um die Reproduzierbarkeit zu iiberpriifen und um den zufilli-
gen Messfehler zu quantifizieren, werden pro Messpunkt jeweils zehn Wiederholungsmessungen
durchgefiihrt. Zur Bestimmung der jeweiligen Schwingungsamplitude werden die erfassten zeit-
abhiéngigen Messdaten mit Hilfe der Fast Fourier Transformation (FFT) in den Frequenzbereich
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Abbildung 4.6: Einfluss des Anregungswinkels o auf die akustisch anregbare Schwingungsam-
plitude verschiedener Eigenmoden der NGAV-Laufschaufel

iiberfiihrt. Ein Effekt, der bei der Uberfiihrung zeitdiskreter Signale in den Frequenzbereich nach
Kiencke und Jikel (2008) auftritt, ist der sogenannte Leck-Effekt (engl. Leakage Effect). Die-
ser Effekt fiihrt zum Verschmieren spektraler Anteile, sodass die von der Frequenz abhingige
Amplitudenverteilung verfdlscht wird. Um diesen Effekt zu reduzieren, werden Fensterfunktio-
nen eingesetzt. Als wesentliche Eigenschaft weisen diese Funktionen und moglichst viele ihrer
Ableitungen Werte auf, die am Fensterrand gegen Null streben. Dies fiihrt zu einer Dimpfung
der Funktionsspriinge am Fensterrand und somit zu einer Reduktion des Leck-Effektes (Kiencke
und Jikel 2008). Im Rahmen der hier beschriebenen Auswertung wird ein Hanning-Fenster als
Fensterfunktion verwendet. Die nach diesem Vorgehen bestimmten Ergebnisse fiir die ersten drei
Eigenmoden der Laufschaufel sind in Abbildung 4.6 dargestellt. Die Variation des Anregungs-
winkels o umfasst 0° bis 40°. Die Schwingungsamplituden sind jeweils auf den Wert fiir die
horizontale Anregung (o¢ = 0°) normiert. Unabhéngig von der untersuchten Eigenmode eignet
sich diese Anordnung zur Anregung der hochsten Schwingungsamplituden. Die anregende Kraft
steht in diesem Fall senkrecht zur Schaufeloberflache, wodurch sich die hochste modale Erregung
erreichen lésst. Fiir Werte o > 0° unterscheiden sich die vom Anregungswinkel o abhéngigen Ver-
laufe der angeregten Schwingungsamplituden je nach betrachteter Eigenmode. Wihrend die zwei-
te (2F) und die dritte Eigenmode (1T) einen kontinuierlich abfallenden Trend aufweisen, steigt
die anregbare Amplitude fiir die erste Eigenmode (1F) fiir o > 10° wieder an. Um dieses Verhal-
ten physikalisch interpretieren zu konnen, miisste zunéchst der lokal auf der Schaufeloberflache
wirkende Schalldruck in Abhédngigkeit von dem Anregungswinkel o bestimmt werden. Darauf
aufbauend kann fiir jede Position auf der Schaufeloberflache eine Anregungskraft berechnet wer-
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den. Der senkrecht zur Schaufeloberflache stehende Anteil der anregenden Kraft multipliziert mit
dem angeregten Eigenvektor ergibt wiederum die modale Erregung, die proportional zur anreg-
baren Schwingungsamplitude ist. Die Bestimmung sowohl der lokalen Anregungskrifte als auch
der Eigenvektoren zur Berechnung der modalen Kraft iibersteigt jedoch die Moglichkeiten der im
Rahmen des vorgestellten Versuchsaufbaus zur Verfiigung stehenden Messtechnik.

Basierend auf den vorgestellten Ergebnissen stellt & = 30° einen sinnvollen Kompromiss fiir
die akustische Anregung der ersten drei Eigenmoden der Laufschaufel des Niedergeschwindig-
keitsaxialverdichters dar. Der Anregungswinkel @ = 0° kann in einer Turbomaschine nicht reali-
siert werden und wird daher in dieser Betrachtung nicht beriicksichtigt. Fiir die erste Eigenmode
liegt die Anregung fiir &« = 30° im asymptotischen Bereich. Fiir die zweite und dritte Eigenmode
kann mit diesem Wert fiir o¢ ein noch groBerer Abfall der anregbaren Schwingungsamplitude, wie
er bei @ = 40° auftritt, verhindert werden. Gegeniiber der horizontalen Anregung ergeben sich bei
o = 30° anregbare Schwingungsamplituden von 77% (1F), 58% (2F) und 68% (1T).

4.2 Einfluss der Stromung in einer Turbomaschine auf die akustische
Anregung

Die Stromung in Turbomaschinen ist dreidimensional, hochgradig instationir und somit duflerst
komplex. Zudem bilden sich infolge der Haftbedingung an den Winden des Stromungskanals
Grenzschichten aus. Das in Abbildung 4.1 dargestellte Konzept sieht vor, dass der Schall auf3er-
halb der Turbomaschine im ruhenden System erzeugt und anschlieend in den durch die Strémung
der Turbomaschine und die Rotation der Beschaufelung geprigten Stromungskanal eingekoppelt
wird. Bei dem Ubergang zwischen dem ruhenden und der durchstromten Umgebung wird der
Schall in seiner Ausbreitungsrichtung und in seiner Amplitude beeinflusst. Die Beeinflussung
erfolgt im Wesentlichen durch den iiber die Scherschicht existierenden Geschwindigkeitsgradien-
ten. Umfangreiche theoretische und experimentelle Untersuchungen hierzu haben beispielsweise
Amiet (1978), Ahuja et al. (1978) und Schlinker und Amiet (1979) durchgefiihrt. Die experimentel-
le Validierung der entwickelten Modelle erfolgt durch die genannten Autoren unter Verwendung
eines Freistrahls.

Die Beeinflussung der Ausbreitungsrichtung des Schalls beim Passieren einer Scherschicht ist
fiir den zweidimensionalen Fall in Abbildung 4.7 dargestellt. Diese Darstellung ist repridsentativ
fiir die Anordnung im Rahmen der akustischen Schaufelschwingungsanregung. In Abhéngigkeit
von der Geschwindigkeit der Stromung in der Turbomaschine wird der Schall in der Strémung
abgelenkt. Physikalisch basiert dieser Effekt auf der Uberlagerung zwischen dem Geschwindig-
keitsfeld der Stromung und dem akustischen Feld. Je nach GroBe des Geschwindigkeitsgradienten
tiber die Scherschicht kann der Schall in Abhédngigkeit von dem akustischen Anregungswinkel o
so stark abgelenkt werden, dass er sich horizontal und somit parallel zur Scherschicht ausbrei-
tet. Fiir diesen Extremfall ist keine Schallausbreitung iiber die Scherschicht hinweg moglich, was
einer Totalreflexion des Schalls gleichkommt. Aufgrund dieses Effektes und aufgrund der in Ab-
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Abbildung 4.7: Exemplarische Darstellung des Einflusses der Stromung auf die Ausbreitungs-
richtung des Schalls

schnitt 4.1.2 beschriebenen signifikanten Beeinflussung der anregbaren Schwingungsamplitude
durch den akustischen Anregungswinkel o ist die Quantifizierung des Einflusses der Stromung
in einer Turbomaschine auf die akustische Schwingungsanregung ein wichtiger Schritt in der Ent-
wicklung des akustischen Anregungssystems. Um den Einfluss der Stromung auf die akustische
Anregung von den aus der Rotation der Laufschaufeln resultierenden Effekten trennen zu konnen,
wird der Stromungseinfluss in einem Ringgitter-Windkanal untersucht. Sowohl der Aufbau des
Ringgitter-Windkanals als auch die fiir diese Untersuchung durchgefiihrte Instrumentierung ist in
dem folgenden Abschnitt beschrieben. Im darauf folgenden Abschnitt 4.2.2 werden die Ergebnisse
der Untersuchung diskutiert und interpretiert.

4.2.1 Aufbau und Instrumentierung des Aeroelasticity Test Rig (AETR)

Das Aeroelasticity Test Rig (AETR) ist in Abbildung 4.8 dargestellt. Es wurde im Jahr 2003 an
der KTH in Stockholm zur Untersuchung der aerodynamischen Ddmpfung von Niederdruckturbi-
nenschaufeln in Betrieb genommen. In diesem Priifstand bilden je nach Untersuchung fiinf oder
sieben Niederdruckturbinenprofile eine Ringkaskade. Den fiir die Durchstromung der stehenden
Kaskade notwendigen Druck baut eine Kompressorstation auf. Die Abstromgeschwindigkeit der
Kaskade kann stufenlos zwischen Ma, = 0 und Ma, = 0,9 variiert werden. Besondere Ausstat-
tungsmerkmale des Priifstandes sind verstellbare Seitenwéande im Ein- und Austritt, eine Vorrich-
tung zur Vorgabe von Starrkdrperbewegungen der Schaufel und die Moglichkeit zur Verstellung



52 4 Akustisches System zur Schwingungsanregung von Turbomaschinenschaufeln

I"’ ""’*

-
§
oy

Schalldampfer
e ) o S

AR bn (e v L N IREIRIC L ol il

(RPN [ U fstrecke F’q Aus
1 "_m: sl B

1 Stromung

Abbildung 4.8: Aufbau des AETR in Stockholm

des Schaufelgitters in Umfangsrichtung wihrend des Betriebes.

Fiir die Untersuchung des Stromungseinflusses auf die akustische Anregung wird eine Turbinen-
kaskade verwendet, die sich aus sieben Schaufeln zusammensetzt. Die geometrischen Parame-
ter des eingesetzten Turbinenprofils sind in Tabelle 4.1 zusammengefasst. Einen Uberblick iiber
die Instrumentierung der Kaskade gibt Abbildung 4.9. Zur Erfassung der akustisch angeregten
Schwingungsamplitude ist die mittlere Schaufel 0 mit Dehnungsmessstreifen instrumentiert. Fiir
die Ermittlung der optimalen Positionen der Dehnungsmessstreifen wird eine numerische Mo-
dalanalyse durchgefiihrt. Anhand der berechneten Spannungsverldufe der einzelnen Eigenmoden
werden anschliefend Bereiche mit hohen Spannungen fiir die Positionierung der Dehnungsmess-
streifen identifiziert. Die Kalibrierung der Dehnungsmessstreifen erfolgt unter Verwendung ei-
nes Laservibrometers. Zusitzlich zur Schwingungsmesstechnik ist die Kaskade mit instationérer
Druckmesstechnik instrumentiert: Schaufel -1 und +1 verfiigen jeweils auf der zur mittleren Schau-
fel gerichteten Seite auf 90% der Schaufelhohe iiber insgesamt 16 iiber die Sehnenlidnge verteilte
instationdre Drucksensoren. Die eigentlichen Sensoren sind dabei zuriickgesetzt und iiber eine
Druckleitung mit der Schaufeloberfliche verbunden. Durch diese Bauweise existiert ein Volumen
vor den Druckaufnehmern, wodurch eine Kalibrierung der Amplitude und der Phase des gemes-
senen Drucksignals notwendig ist. Diese wird in einer institutseigenen Vorrichtung an der KTH
in Stockholm durchgefiihrt. Eine ausfiihrliche Beschreibung der dynamischen Kalibrierung ist
in Vogt und Fransson (2004) zu finden. Die Genauigkeit, die fiir die Messung des instationédren
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Tabelle 4.1: AETR Profilparameter

Sehnenldnge (Mittenschnitt) 50 mm
Axiale Sehnenlédnge (Mittenschnitt) 45 mm
Schaufelhohe 97 mm
Hohen-zu-Seiten-Verhiltnis 0,52
Teilung bezogen auf die Sehnenldnge (Mittenschnitt) | 0,68
Radialspalt 1%

Drucks nach diesem Verfahren erreicht wird, betrdgt nach Vogt (2005) 130 Pa und wird durch
die Messgenauigkeit des verwendeten Sensors, die Auflosung des Datenerfassungssystems und
die Genauigkeit der Kalibrierfunktion beeinflusst. Die mit instationdren Druckaufnehmern instru-
mentierten Schaufeln ermoglichen die Erfassung des instationdren Drucks, der auf die Schaufelo-
berfldche wirkt. Fiir den Fall einer akustisch angeregten Schaufel setzt dieser sich aus dem Schall-
druck und der Druckschwankung infolge der Schaufelschwingung zusammen und ermoglicht eine
detaillierte Analyse der betriebspunktabhédngigen Schalldruckverteilung.

Um die akustische Anregung im AETR einsetzen zu konnen, wird ein Adapter ausgelegt und mit
Hilfe des Rapid Prototyping Verfahrens gefertigt. Der fiir die Untersuchungen am AETR einge-
setzte Adapter ist in Abbildung 4.10 dargestellt. Er dient als Aufnahme fiir die akustische Anre-

Instationire g —=2'
Druckauf- '
nehmer

Schaufel +1

Dehnungs- /®
messstreifén

Abbildung 4.9: Instrumentierung der AETR-Kaskade
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gungseinheit und bildet gleichzeitig den letzten Abschnitt der akustischen Horngeometrien. Die
Variabilitdt des Rapid Prototyping Verfahrens ermoglicht die Umsetzung der fiir die akustische
Anregung notwendigen Umlenkung des Schalls innerhalb des in Abbildung 4.10 dargestellten
Adapters. Als Basis fiir die am AETR eingesetzten Horngeometrien dienen die in Abschnitt 4.1
prasentierten Untersuchungen. Zur Realisierung eines hohen Schalldrucks wird neben einer Vari-
ante mit nur einem Druckkammerlautsprecher eine Variante mit zwei Druckkammerlautsprechern
untersucht. Die Auslegung des hierfiir notwendigen Y-Stiicks folgt dabei den in Abschnitt 4.1.1
beschriebenen Kriterien. Der kreisformige Querschnitt der Horngeometrie verjiingt sich in einem
Konus, der im mittleren Teil der Horngeometrie angeordnet ist. Die Linge der Horner ist hin-
sichtlich der ersten Eigenfrequenz der AETR-Beschaufelung optimiert, sodass sich bei der zuge-
horigen Anregungsfrequenz ein moglichst hoher Schalldruckpegel ergibt. Basierend auf den in
Abschnitt 4.1.2 vorgestellten Ergebnissen betrdgt der fiir den Aufbau am AETR umgesetzte akus-
tische Anregungswinkel a = 30°.

Der fiir die Untersuchung des Stromungseinflusses verwendete Versuchsaufbau ist in Abbildung
4.11 dargestellt. Das Turbinengitter wird von links nach rechts durchstromt. Alle Versuche werden
bei einer axialen Anstromung durchgefiihrt. Die fiir den jeweiligen Versuch benétigte Variante der
akustischen Anregungseinheit ist mit Hilfe des Adapters mit einem im Priifstand verbauten Acryl-
glasfenster verbunden. Der Adapter kann nach dem Losen der Feststellschrauben in der Bohrung
im Acrylglasfenster frei rotiert werden. Dies ermdglicht die Variation des Anregungswinkels ¢
und somit die Anderung der Richtung der akustischen Anregung in der radialen Schnittebene
(vgl. Abbildung 4.11). Zusitzlich zu ¢ wird wihrend der Versuche im AETR die Stromungsge-

Adapter fiir die akustische
Anregung Variante | Variante 11

Abbildung 4.10: Aufbau der am AETR eingesetzten akustischen Anregungseinheit
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schwindigkeit und der Abstand zwischen der akustischen Anregungseinheit und der mit Dehnungs-
messstreifen instrumentierten Schaufel variiert. Als charakteristische Grofe fiir die Stromungsge-
schwindigkeit wird die Abstrom-Mach-Zahl Ma, verwendet. Die Variation des Abstandes zwi-
schen der akustischen Anregung und der mit Schwingungsmesstechnik instrumentierten Schaufel
erfolgt iiber die Rotation des Schaufelgitters. Die Nabe des AETR inklusive der Beschaufelung
kann in vorgebenden Schritten um die Maschinenachse wihrend des Betriebes rotiert werden. Die

Adapter fiir
Gehiuse Acrylglas- die akustische Horn- . Druckkammer-
fenster Anregung geometrie lautsprecher
Stromungs-
kanal

Verstellbare Seitenwinde

Versuchsaufbau im Uberblick Versuchsaufbau im Detail

Richtung der akustischen Anregung
in der radialen Schnittebene

A

7 g \\\\\
/ niedrig hoch

Frontansicht Draufsicht

Abbildung 4.11: Versuchsparameter bei der Untersuchung des Stromungseinflusses auf die akus-
tische Anregung
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jeweilige Position ist dabei durch den Rotationswinkel y definiert (siehe Abbildung 4.11). Neben
der Anderung des Abstandes zwischen der Austrittséffnung des akustischen Horns und der Schau-
fel 0 kann durch die Rotation in Umfangsrichtung sowohl die Schaufel -1 als auch die Schaufel
+1 unter die Austrittsoffnung der akustischen Anregung rotiert werden. Die Messergebnisse fiir
den instationdren Druck auf der Schaufeloberfliche und die Schwingungsamplitude der Schaufel
lassen sich somit auf eine gemeinsame Position projizieren.

4.2.2 Versuchsergebnisse

Eine detaillierte Beschreibung der instationiren Druckmessungen und der Messungen der durch
das akustische System anregbaren Amplituden in Abhéngigkeit der beschriebenen Versuchspara-
meter ist in Freund et al. (2013) zu finden. An dieser Stelle soll der Fokus auf die Ergebnisse gelegt
werden, die fiir die Entwicklung des in dieser Arbeit vorgestellten akustischen Anregungssystems
die groBte Bedeutung haben.

Abbildung 4.12 zeigt die gemessenen Schwingungsamplituden der ersten Eigenmode der angereg-
ten Schaufel in Abhingigkeit von der Abstrom-Mach-Zahl Ma; und dem Anregungswinkel ¢. Die
Messwerte sind in diesem Fall mit der hochsten gemessenen Schwingungsamplitude normiert. Zur
Anregung der Schaufel ist die Variante der akustischen Anregungseinheit zum Einsatz gekommen,
die zwei Druckkammerlautsprecher miteinander kombiniert. Die Spannungsversorgung der Laut-
sprecher wird fiir die gesamte Versuchsreihe konstant gehalten. Die Anregungsfrequenz wird in
Abhingigkeit von der Stromungsgeschwindigkeit an die Eigenfrequenz der anzuregenden Schau-
fel angepasst. Die optimale Positionierung der angeregten Schaufel in Umfangsrichtung wird fiir
diese Versuchsreihe mit Hilfe der Variation des Winkels y bei aktiver akustischer Anregung be-
stimmt. Die urspriingliche Untersuchung umfasst die Variation des Winkels ¢ von 0° bis 340°
in 20°-Schritten. Die fiir die Quantifizierung des Stromungseinflusses wichtigsten Fille sind in
Abbildung 4.12 dargestellt: die druck- und die saugseitige Anregung sowie die stromaufgerichte-
te. Betrachtet werden soll zunéchst die druck- und die saugseitige Anregung. In beiden Fillen ist
die anregbare Amplitude bis zu einer Abstrom-Mach-Zahl Ma, = 0,2 zunichst im Vergleich zu
der bei Ma; = 0 gemessenen Schwingungsamplitude geringer. Fiir Ma, > 0,2 wird der Einfluss
der Stromung auf die akustisch anregbare Amplitude hingegen deutlich: Fiir die saugseitige An-
regung steigt die Schwingungsamplitude kontinuierlich an. Bei druckseitiger Anregung wird die
gemessene Schwingungsamplitude hingegen mit steigender Stromungsgeschwindigkeit geringer
und erreicht bei Ma; = 0,4 ein Minimum.

Fiir den Fall der stromaufgerichteten Anregung ist der Verlauf der anregbaren Amplitude bis zu ei-
ner Abstrom-Mach-Zahl von Ma, = 0,2 vergleichbar mit der saugseitigen Anregung. Der einzige
Unterschied zwischen den beiden Verldufen ist eine konstante Verschiebung auf der Ordinate. Fiir
Abstrom-Mach-Zahlen zwischen 0,3 und 0,5 ist die mittlere Steigung der stromaufgerichteten An-
regung jedoch hoher, sodass fiir May = 0,4 und Ma; = 0,5 eine groflere Schwingungsamplitude
angeregt werden kann als mit der saugseitigen Anregung. Diese Uberhohung der Schwingungs-
amplitude ist auf eine Wirbelablosung an der Austrittsoffnung des akustischen Horns zuriickzu-
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Abbildung 4.12: Maximal anregbare Schwingungsamplitude in Abhingigkeit von der Stromungs-
geschwindigkeit Ma; und dem Anregungswinkel ¢

fiihren, denn selbst bei ausgeschalteter akustischer Anregung ist eine Schwingung der Schaufel
in der ersten Eigenmode fiir Ma; > 0,3 bei ¢ = 140° messbar. Somit ist ein Referenzzustand, in
dem die Schaufel in Ruhe ist, fiir groBere Stromungsgeschwindigkeiten bei stromaufgerichteter
Anordnung nicht realisierbar. Aufgrund der durch die Wirbelablosung induzierten Anregung und
des daraus resultierenden fehlenden Referenzzustandes ist die stromaufgerichtete Anregung trotz
der hoheren anregbaren Schwingungsamplituden bei Ma, > 0,4 zu vermeiden.

Um die physikalischen Zusammenhinge fiir das beschriebene Verhalten der anregbaren Schwin-
gungsamplituden im Detail zu untersuchen, fithren Freund et al. (2013) instationdre Druckmes-
sungen mit Hilfe der in Abbildung 4.9 gezeigten instrumentierten Schaufeln +1 und -1 durch.
Beide Schaufeln sind an verschiedenen Positionen des Profilschnitts bei 90% der Schaufelhohe
mit instationdren Druckaufnehmern instrumentiert. Die exakte Messpositionen der Druckaufneh-
mer wird durch die in Abbildung 4.13 dargestellte normierte Bogenkoordinate festgelegt. Fiir die
Normierung dieser Koordinate wird die Lénge des abgewickelten Profilschnitts verwendet.

Die Ergebnisse der instationdren Druckmessungen fiir verschiedene Winkel ¢ und y sowie fiir
verschiedene Abstrom-Mach-Zahlen Ma; sind in Abbildung 4.14 dargestellt. Die Messwerte sind
dabei mit der hochsten Amplitude der gemessenen instationdren Driicke normiert. Im Gegensatz
zu den in Abbildung 4.12 dargestellten Ergebnissen werden sowohl die Anregungsfrequenz als
auch die Spannungsversorgung der Lautsprecher wihrend der gesamten Messreihe konstant ge-
halten.

Analog zu Abbildung 4.12 sind in Abbildung 4.14 Messergebnisse fiir drei verschiedene Anre-
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Abbildung 4.13: Auf die abgewickelte Linge des Profilschnitts normierte Bogenkoordinate { des
AETR-Schaufelprofils nach Vogt und Fransson (2007)

gungswinkel ¢ gezeigt. Neben der in Abbildung 4.14 normiert dargestellten Verteilung der grofB3-
ten spektralen Amplituden des instationdren Drucks liefern die instationdren Druckmessungen
auch die zugehorige Frequenz der groften spektralen Komponente des instationdren Drucks. Bei-
de GroBen werden mit Hilfe einer Fast Fourier Transformation (FFT) berechnet. Anhand des Ver-
gleiches zwischen der Frequenz des instationidren Drucks und der Anregungsfrequenz, der hier
nicht gezeigt wird, wurde eine Beeinflussung der Anregungsfrequenz durch die Strébmung ausge-
schlossen; denn beide Grofen sind fiir die gesamte Versuchsreihe identisch.

Fiir alle drei Anregungswinkel ¢ werden zwei lokale Maxima der Amplitude des instationdren
Drucks gemessen, die von dem durch y gegebenen Abstand zwischen den instrumentierten Schau-
feln und der akustischen Anregungseinheit abhingen. Fiir die in Abbildung 4.12 vorgestellten
Untersuchungen wird die nach Freund et al. (2013) optimale Anordnung bei y ~ —51,5° ver-
wendet. Auf das lokale Maximum im Bereich der Vorderkante der Saugseite bei y ~ —48° in
Abbildung 4.14 wird daher in den folgenden Ausfiihrungen nicht niher eingegangen. Eine detail-
lierte Diskussion dieses lokalen Maximums ist in Freund et al. (2013) zu finden.

Im Falle der saugseitigen Anregung (¢ = 80°) fillt die Amplitude des lokalen Maximums auf der
Druckseite bei Ma; = 0,2 gegeniiber der akustischen Anregung ohne Strémung zunéchst ab. Wird
die Abstrom-Mach-Zahl weiter erhoht, fithrt die Interaktion des akustischen Feldes mit der Stro-
mung zu einer Erhohung der gemessenen Druckamplituden auf der Druckseite des Profils (siehe
lokale Maxima auf der Druckseite des Profils bei Ma, = 0,4 und Ma, = 0,5). Weiterhin bewirkt
der Stromungseinfluss eine Vergroferung des Wirkbereiches des instationdren Drucks. So werden
fiir Ma, = 0,5 im Vergleich zu der akustischen Anregung ohne Strémung héhere Druckamplituden
im Bereich der Vorderkante der Druckseite gemessen. Die Vergroerung des Wirkbereiches



59

4.2 Einfluss der Stromung in einer Turbomaschine auf die akustische Anregung

¢ [ouIms3un3aruy duap
-QIUOSIAA INJ YOU[QJNBYIS JP 906 12q YOBPIqO[Jneyds Iop Jne apnijdwesdonIp[[eydos uaIguoe)sur Jop Sun[iooA H f sunpqqy

S0
ut s/

70 . 0 ey
ur /A

o o

05- S o
anos 70" o3
[¢]
-Sneg o 7 Z
0o S B
Ve o B
[¢)]
-Yonig i LAV
0097=2 (111
o8
-3neg W
=
108
-oniqg
5 L0rI=4(
anes
-3neg W
=
aes
g
|||||||||||||||||||| 208=0 (1

SYOnI(] udiguoneisul sap apmIjdury auagozaq oM [BWIXEIA USP Jny



60 4 Akustisches System zur Schwingungsanregung von Turbomaschinenschaufeln

des instationiren Drucks geht mit einem Anstieg der absoluten anregenden Kraft einher und trigt
somit zu der Steigerung der maximal anregbaren Amplitude ab einer Abstrom-Mach-Zahl von 0,3
bei.

Fiir den dritten in Abbildung 4.14 dargestellten Fall der druckseitigen Anregung fillt die gemesse-
ne instationire Druckamplitude auf der Druckseite mit zunehmender Stromungsgeschwindigkeit
rapide ab. In dieser Anordnung hat die Stromung einen destruktiven Einfluss auf die Amplitude des
auf der Schaufeloberfliche wirkenden Schalldrucks und verursacht somit eine Verringerung der
maximal anregbaren Schwingungsamplitude (vgl. Abbildung 4.12). Physikalisch ist der destruk-
tive Einfluss der Stromung auf den wirkenden Schalldruck auf eine Umlenkung der akustischen
Wellen zuriickzufiihren. Mit ansteigender Stromungsgeschwindigkeit fiihrt die Uberlagerung des
Stromungs- und des akustischen Feldes dazu, dass die stromungsbedingte Umlenkung der vom
Anregungssystem emittierten akustischen Wellen sich der Richtung der Abstromung annéhert. In
diesem Fall wird ein GroBteil der akustischen Energie in Richtung der Abstromung emittiert ohne
die untersuchte Schaufel zum Schwingen anzuregen.

Als zweiter Fall ist in Abbildung 4.14 die stromaufgerichtete Anregung dargestellt. In dieser An-
ordnung steigt die Amplitude des auf der Druckseite der angeregten Schaufel wirkenden instatio-
niren Drucks analog zu der saugseitigen Anregung mit zunehmender Abstromgeschwindigkeit
an. Im Gegensatz zur saugseitigen Anregung bewirkt der Stromungseinfluss jedoch bereits bei
Ma; = 0,2 einen Anstieg der gemessenen Amplitude des instationdren Drucks. Dieses Verhal-
ten wird durch Abbildung 4.12 bestitigt, in der fiir Ma; = 0,2 bei stromaufgerichteter Anregung
ebenfalls eine grolere gemessene Schwingungsamplitude gegeniiber der stromaufgerichteten An-
regung ohne Stromung (Ma; = 0) zu beobachten ist.

Ein wesentlicher Unterschied der stromaufgerichteten Anregung gegeniiber den iibrigen unter-
suchten Anordnungen ist eine starke Zunahme der Amplitude des instationdren Drucks bei Ma; =
0,4 und y ~ —49,5° iiber anniihernd die komplette Druckseite des Schaufelprofils. Diese Uber-
hohung ist auf die bereits beschriebene Wirbelablosung in der Offnung der akustischen Anre-
gungseinheit direkt iiber der Schaufelspitze der untersuchten Profile zuriickzufiihren und ist somit
konsistent mit den in Abbildung 4.12 dargestellten gemessenen Schwingungsamplituden.

Wie Freund et al. (2013) beschreiben, bestehen alle gemessenen Amplituden des instationidren
Drucks aus zwei verschiedenen Anteilen: Dem durch die akustische Anregung erzeugten Schall-
druck und dem instationdren Druck auf der Schaufeloberfliche, der infolge der Schaufelschwin-
gung entsteht. Beide Anteile sind in ihrer Frequenz identisch, sodass sie sich nicht mit Hilfe einer
FFT separieren lassen. Freund et al. (2013) weisen jedoch nach, dass der Hauptanteil des gemes-
senen instationdren Drucks auf das von der akustische Anregungseinheit erzeugte akustische Feld
zuriickzufiihren ist. Sie nutzen hierfiir einen Zustand, in dem die mit instationdren Drucksensoren
instrumentierten Schaufeln nicht direkt, sondern aufgrund der mechanischen Kopplung zwischen
den einzelnen Schaufeln iiber die jeweils benachbarte Schaufel angeregt werden. Die in diesem Zu-
stand auf der Schaufeloberfliche gemessene Amplitude des instationdren Drucks beinhaltet einzig
den Anteil, der durch die Schaufelschwingung induziert wird, denn die akustische Anregungsein-
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heit befindet sich in der zugrunde liegenden Anordnung iiber einer der benachbarten Schaufeln.
Wie Freund et al. (2013) zeigen, ist dieser Anteil gegeniiber den in Abbildung 4.14 dargestellten
Amplitudenmaxima gering. Demnach ergibt sich fiir die iiber die gesamte Druckseite des Profils
gemittelten Werte ein Verhiltnis von 1 (schwingungsinduzierte Druckamplitude) zu 8,84 (akusti-
scher Schalldruck iiberlagert mit schwingungsinduzierter Druckamplitude).

Neben der Umlenkung des Schalls durch die Strémung muss bei der Untersuchung der akustisch
anregbaren Schwingungsamplitude ein weiterer Effekt beriicksichtigt werden. Dieser Effekt resul-
tiert aus der Akustik und ist abhingig von der Dichte des Fluids, in dem der Schall erzeugt wird.
Néherungsweise kann die akustische Anregungseinheit als ein Monopol angenommen werden, der
eine Kugelwelle emittiert. Eine fundamentale GroBe fiir die Schallerzeugung ist die akustische Im-
pedanz Z;, die fiir Kugelwellen nach

! . -1
p 1a
Ir=— = 1— 4.4
A ( wAASr> 4.4)

berechnet werden kann (Ehrenfried 2004). Die akustische Impedanz beschreibt das Verhiltnis
zwischen dem Schalldruck p’ und der Schallschnelle «’ und ist fiir den Fall einer Kugelwelle kom-
plex. Der imaginédre Anteil der akustischen Impedanz wird dabei wesentlich durch den Abstand r
zu der betrachteten akustischen Quelle beeinflusst. Ist die Fernfeldbedingung erfiillt, das heift, ist
der Abstand zur akustischen Quelle viel groBer als die akustische Wellenlinge (r >> A), sind der
Schalldruck und die Schallschnelle in Phase und der imaginédre Anteil der akustischen Impedanz
verschwindet. Fiir den Fall der akustischen Anregung ist die anzuregende Schaufel im Nahfeld
der akustischen Quelle positioniert (r < 4). Die akustische Impedanz muss folglich als komplex
angenommen werden. Sowohl der reale als auch der imaginédre Anteil der akustischen Impedanz
sind der Dichte des Fluids proportional, in dem der Schall erzeugt wird.

Fiir die am AETR durchgefiihrte Untersuchung des auf die Schaufeloberfliche wirkenden instatio-
niren Drucks konnen die Kreisfrequenz der akustischen Welle waas und die Schallgeschwindig-
keit a als konstant angenommen werden. Die Schallschnelle ' wird durch die Schwinggeschwin-
digkeit der Membranen der Druckkammerlautsprecher bestimmt und ist sowohl von der Anre-
gungsfrequenz als auch vom Scheitelwert der periodischen Auslenkung der Membranen abhin-
gig. Fiir eine konstante Anregungsfrequenz und eine konstante Spannungsversorgung der Druck-
kammerlautsprecher, die die Auslenkung der Membranen bestimmt, ist «’ ebenfalls konstant. Die
Erhohung der Stromungsgeschwindigkeit im AETR erfolgt iiber die Steigerung des Druckverhalt-
nisses 7 zwischen dem Ein- und Austritt der Kaskade. Der Austrittsdruck ist dabei durch den
Umgebungsdruck p, vorgegeben und somit ndherungsweise konstant. Unter Beriicksichtigung
des idealen Gasgesetzes nimmt mit dem steigenden Druck in der Kaskade die Dichte p des Fluids
ebenfalls zu. Dem Druck proportional wird die akustische Impedanz fiir waas, @, r = const. grofler
und somit die Ubertragung der kinetischen Energie der schwingenden Membranen auf das Fluid
in Form von akustischer Energie effektiver. Nach Gleichung 4.4 nimmt der durch die akustische
Anregungseinheit erzeugte Schalldruck fiir u’ = const. infolge der ansteigenden akustischen Impe-
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danz mit steigender Stromungsgeschwindigkeit zu. Die Anderung des auf die Schaufeloberfliche
wirkenden Schalldrucks und darauf aufbauend die Anderung der anregbaren Schwingungsampli-
tude ist daher auf zwei Effekte zuriickzufiihren: der Umlenkung des Schalls durch die Stromung
und die von der Stromungsgeschwindigkeit abhingige akustische Impedanz.

Zusammenfassend kann fiir die Untersuchung des Stromungseinflusses auf die akustische Anre-
gung festgestellt werden, dass die Wahl des Anregungswinkels ¢ einen entscheidenden Einfluss
auf die anregbare Schwingungsamplitude hat. Bei einer saugseitigen Anregung wird eine Steige-
rung der maximal anregbaren Schwingungsamplitude und somit eine hohere Flexibilitit des akusti-
schen Anregungssystems erreicht. Fiir die akustische Anregung von Schaufelschwingungen in Tur-
bomaschinen wird daher die saugseitige Anregung empfohlen. Je nach Stromungsgeschwindigkeit
kann mit dieser Anordnung die maximal anregbare Amplitude im Bereich zwischen Ma, = 0, 1
und Maj; = 0,5 durch den Strémungseinfluss um bis zu 23% gesteigert werden.

4.3 Entwicklung der Ansteuerung fiir das akustische Anregungssystem

Fiir die akustische Anregung von Schaufelschwingungen im rotierenden System wird nach dem
in Abbildung 4.1 dargestellten Konzept ein System zur Ansteuerung der auf den Umfang verteil-
ten akustischen Anregungseinheiten benétigt. Die Entwicklung der Ansteuerung wird durch die
in Kapitel 4 aufgefiihrten, allgemeinen Anforderungen an ein aeroelastisches Anregungssystem
bestimmt. Ein wesentliches Kriterium ist die Moglichkeit zur Variation verschiedener Parame-
ter, wie beispielsweise der Anregungsfrequenz, der Anregungsamplitude, und des Phasenversat-
zes zwischen den Anregungssignalen. Die im Rahmen dieser Arbeit entwickelte Ansteuerung
basiert auf LabVIEW und ist in Abbildung 4.15 dargestellt. Zur Erzeugung der fiir die Druck-
kammerlautsprecher benotigten Sinussignale wird eine Multifunktions-I/O-Karte von National
Instruments verwendet. Die Besonderheit dieser Karte sind sogenannte Field-Programmable Gate
Arrays (FPGA), die individuell angeordnet, Operationen mit einer Taktrate von bis zu 500 MHz
und somit nahezu in Echtzeit durchfiihren. Fiir den Fall der akustischen Anregung erzeugt die
Multifunktions-1/O-Karte bis zu acht analoge Sinussignale, dessen Frequenz, Amplitude und Pha-
se von der Steuerungssoftware vorgegeben wird. Sowohl die Phase als auch die Amplitude der Si-
gnale ldsst sich dabei fiir jedes Ausgangssignal individuell steuern. Diese Individualitiit bietet den
wesentlichen Vorteil, dass die einzelnen akustischen Anregungseinheiten mit einem Phasenversatz
zueinander angesteuert werden konnen. Die Moglichkeit zur Erzeugung eines phasenversetzten
und somit rotierenden Signals birgt fiir die Anregung im rotierenden System groB3es Potential wie
in Abschnitt 7.5 gezeigt wird.

Die erzeugten Sinussignale werden fiir die Druckkammerlautsprecher tiber handelsiibliche Audio-
Verstédrker verstirkt. Jeder Audio-Verstérker verfiigt iiber zwei Ausgénge. Bis zu einer maximalen
Anzahl von acht Anregungseinheiten konnen somit mit einer Kombination aus einer Multifunk-
tions-1/0-Karte und acht Verstéirkern sowohl die in Abschnitt 4.2 untersuchte Variante I der akusti-
schen Anregungseinheit mit einem Druckkammerlautsprecher als auch die Variante IT mit zwei
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LabVIEW-basiertes Multifunktions-1/O-Karte
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Abbildung 4.15: Ansteuerung des akustischen Anregungssystems
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Druckkammerlautsprechern angesteuert werden.

Neben der Anregung bei einer festen Frequenz ermdglicht die entwickelte Ansteuerung eine Varia-
tion der Anregungsfrequenz mit Hilfe der Sweep-Funktion. Hierbei wird die Frequenz innerhalb
fest vorgegebener Grenzen mit einem festgelegten Inkrement schrittweise erhoht. Diese Funkti-
on wird insbesondere fiir die erstmalige Identifikation der Schaufeleigenfrequenzen benétigt. Fiir
weitergehende Informationen ist eine ausfiihrliche Beschreibung der verwendeten Ansteuerung in
Meinzer (2011) zu finden. Zusitzlich stellen Meinzer et al. (2013) erste Ergebnisse der akustischen
Anregung einer generischen Blisk mit Hilfe der entwickelten Ansteuerung vor.

Im Anschluss an den in diesem Abschnitt beschriebenen dritten Entwicklungsschritt des akusti-
schen Anregungssystems folgt als vierter und finaler Schritt in der Entwicklung der Nachweis
der akustischen Schaufelschwingungsanregung im rotierenden System. Sowohl dieser Nachweis
als auch die Weiterentwicklung und Optimierung des akustischen Anregungssystems erfolgt unter
Verwendung des Niedergeschwindigkeitsaxialverdichters, dessen Aufbau und Instrumentierung
im folgenden Kapitel 5 beschrieben wird.
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5 Niedergeschwindigkeitsaxialverdichter-Priufstand

Der Niedergeschwindigkeitsaxialverdichter (NGAV) wurde Ende der achtziger Jahre von Traul-
sen (1989) ausgelegt und in Betrieb genommen. Der prinzipielle Aufbau des Priifstandes ist in
Abbildung 5.1 dargestellt. Wie dieser Abbildung zu entnehmen ist, wird der NGAV in einem
geschlossenen Kreislauf betrieben. Das heif3t, dass die vom NGAV verdichtete Luft nach der Auf-
bereitung wieder in den NGAV eintritt. Vor dem Wiedereintritt in den NGAV wird die Luft mit
Hilfe eines Rippenrohrkiihlers, der iiber ein Regelventil gesteuert und somit zur Einstellung der
NGAV-Eintrittstemperatur genutzt werden kann, gekiihlt sowie gleichgerichtet und gefiltert. Hier-
zu dienen sowohl Turbulenzsiebe und Filtermatten als auch eine Beruhigungskammer und ein
Wabengleichrichter. Zur besseren Stromungsfithrung werden die Umlenkungen der Strémung in-
nerhalb des Kreislaufs durch Umlenkbleche unterstiitzt. Der Betrieb im geschlossenen Kreislauf
mit Zwischenkiihlung ermoglicht zum einen eine hohe Genauigkeit bei der Einstellung stationirer
Betriebspunkte und zum anderen ein verunreinigungsarmes Arbeitsfluid. Kontamination durch
dufBere Einfliisse wird durch den geschlossenen Kreislauf verhindert. Filtermatten reduzieren die
Partikelbeladung der Luft zusitzlich. Insbesondere fiir sensible optische Messtechnik ergeben sich
hierdurch ideale Versuchsbedingungen.
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Abbildung 5.1: Aufbau des NGAV-Priifstandes
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Der NGAV wird mit einem Elektromotor mit 450kW maximaler Leistung angetrieben. Im Aus-
legungspunkt fordert der NGAV einen Massenstrom von 16,5kg/s bei einer Nenndrehzahl von
3000 min—! und einem Totaldruckverhiltnis von 1,08. Die Beschaufelung des NGAV umfasst
2,5 Stufen. Sie besteht aus einem Vorleitgitter und aus zwei jeweils baugleichen Leit- und Lauf-
gittern. Eine detaillierte Ubersicht iiber den Aufbau des NGAV gibt Abbildung 5.2. Sowohl die
Vorleit- als auch die Leit- und Laufreihe ist unter Verwendung der Profilfamilie NACA 65 aus-
gelegt. Die Stromung tritt iiber eine Bellmouth in den Verdichter ein. Innerhalb des Verdichters
ist der Stromungsquerschnitt zylindrisch mit einer konstanten Kanalhohe von 140 mm. Urspriing-
lich ist die sich hieraus ergebende, vergleichsweise grofle Schaufelhohe in Kombination mit dem
grofen Nabendurchmesser d; durch das Erreichen einer moglichst hohen rdumlichen Auflosung
der Stromungseffekte im Bereich der Nabe und des Gehiduses motiviert (Traulsen 1989). Zusitz-
lich kann durch die beschriebenen Abmessungen ein grofer Bereich der Stromung in der Hohe
des Mittenschnitts als zweidimensional angenommen werden. Neben den Moglichkeiten, die sich
fiir die grundlagenorientierte Forschung im Bereich der Verdichteraerodynamik ergeben, ist der
NGAV pridestiniert fiir die Entwicklung von aeroelastischen Anregungssystemen. Das Hohen-zu-
Seitenverhéltnis der Laufschaufeln von 1,87 resultiert in einer vergleichsweise geringen Steifigkeit
der Struktur und somit in einer hohen Schwingfidhigkeit. Weiterhin sind alle Schaufeln des NGAV
aus Aluminium gefertigt, das mit einem gegeniiber Stahl geringeren E-Modul ebenfalls zu einer
hoheren anregbaren Schwingungsamplitude beitrdagt. Der Radialspalt der Laufbeschaufelung ist
< 1 mm und entspricht damit auf die Schaufelhdhe bezogen einem Wert von ~ 0,7%. Nach dem
Verlassen der letzten Leitreihe des Verdichters wird das statische Druckniveau des Fluids in ei-
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Abbildung 5.2: Aufbau des Niedergeschwindigkeitsaxialverdichters
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Tabelle 5.1: Parameter und aerodynamische Kennzahlen des NGAV

Drehzahl n im Auslegungspunkt 3000 min~—!
Massenstrom 7z im Auslegungspunkt 16,5 kg/s
Totaldruckverhiltnis 7 im Auslegungspunkt 1,08
Nabendurchmesser dj; 480mm
Gehiuseinnendurchmesser d, 760 mm
Anzahl Vorleitschaufeln 20
Anzahl Statorschaufeln 26
Anzahl Rotorschaufeln 30
Hohen-zu-Seiten-Verhiltnis (Laufschaufel) 1,87
Reynoldszahl im Auslegungspunkt (relativ) 2,7-10°
Durchflusszahl im Auslegungspunkt 0,59
Schaufelarbeitszahl im Auslegungspunkt 0,74

nem Diffusor angehoben. Den Abschluss des Diffusors bildet eine verstellbare Drossel, mit der
der Gegendruck und somit der Betriebspunkt des NGAV variiert werden kann. Die Lagerung des
NGAV-Rotors ist mit Hilfe eines anstromseitigen Loslagers und eines abstromseitigen zweirei-
higen Festlagers realisiert. Beide Lager werden durch eine Oltauchschmierung geschmiert. Die
wesentlichen Parameter sowie die aerodynamischen Kennzahlen des NGAV sind in Tabelle 5.1
zusammengefasst.

5.1 Instrumentierung

Der NGAV ist sowohl hinsichtlich konventioneller Messtechnik zur Vermessung der Strémung
und globaler Betriebsparameter als auch in Hinblick auf aeroelastische Untersuchungen umfang-
reich instrumentiert. Die Bestimmung des Massenstroms erfolgt anhand des Druckabfalls iiber
die Bellmouth der nach Griebel und Riefl (2003) mit dem Massenstrom korreliert werden kann.
Die Erfassung der Drehzahl des NGAV erfolgt iiber eine Kombination aus einer im Rotorstrang
integrierten, genuteten Scheibe und einem iiber der Scheibe angeordneten kapazitiven Sensor. Am
Ein- und Ausstritt des NGAV befinden sich Prandtl- und Temperatursonden, die zur Bestimmung
des Totaldruckverhiltnisses und zur Bestimmung der Ein- und Austrittstemperatur verwendet wer-
den. Das Gehiuse des NGAV weist eine Vielzahl von Bohrungen und Traversierschlitzen auf, die
beispielsweise fiir die Vermessung des innerhalb der einzelnen Stufen erreichten Druckaufbaus
und fiir die Vermessung des Stromungsfeldes mit Hilfe von pneumatischen und Hitzdrahtsonden
genutzt werden. Zur Erfassung des vom Elektromotor iibertragenden Drehmoments ist eine Dreh-
momentmesswelle in die Antriebswelle integriert (siehe Abbildung 5.1).

Fiir die Untersuchung aeroelastischer Effekte steht am NGAV ein Schleifring zur Ubertragung
elektrischer Signale vom stationdren in das rotierende System und ein optisches Tip-Timing-
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System zur Messung der Schwingungen der Rotorschaufeln zur Verfiigung. Mit Hilfe des Schleif-
rings als Signaliibertrager konnen Schwingungen der Laufbeschaufelung zum einen anhand von
Dehnungsmessstreifen (DMS) gemessen und zum anderen unter Verwendung von Piezoaktuato-
ren angeregt werden. Das piezoelektrische Anregungssystem wurde von Siemann et al. (2009)
entwickelt und ermoglicht die Anregung einzelner Laufschaufeln des NGAV. Zum Zeitpunkt der
vorliegenden Arbeit sind drei Schaufeln der ersten Laufreihe mit Piezoaktuatoren instrumentiert.
Piezoaktuatoren fithren bei Beaufschlagung mit einer Wechselspannung eine periodische Bewe-
gung aus. Die Frequenz dieser Bewegung entspricht dabei der Frequenz der Wechselspannung,
mit der der Piezoaktuator beaufschlagt wird. Der verwendete Typ der Piezoaktuatoren dehnt sich
aus und kontrahiert anschlieend wieder. Solange eine Wechselspannung anliegt, fithren die Pie-
zoaktuatoren beide Formédnderungen im Wechsel aus und bewegen sich somit periodisch. Fiir den
Fall, dass die Anregungsfrequenz mit der ersten Eigenfrequenz der Laufschaufel zusammen fillt,
ist die Resonanzbedingung erfiillt und die Laufschaufeln werden in der ersten Biegemode zum
Schwingen angeregt.

Die Schaufelschwingungsmessung mit DMS dient der experimentellen Verifikation eines opti-
schen Tip-Timing-Systems. Diese Messtechnik besteht im Wesentlichen aus acht optischen Son-
den, aus einer Laser- und einer Detektor-Box sowie aus einem System zur Datenerfassung und
-auswertung. Das Tip-Timing-System basiert auf dem Grundprinzip der Reflexion. Das Funktions-
prinzip und der grundsétzliche Aufbau eines Tip-Timing-Systems ist in Abbildung 5.3 dargestellt.
Zur Erfassung der Schaufelschwingungen werden die optischen Sonden an verschiedenen Um-
fangspositionen direkt iiber den Laufschaufeln im Gehduse des NGAV montiert. Die optischen
Sonden emittieren einen mit Hilfe eines Diodenlasers erzeugten, radial gerichteten Laserstrahl.
Passiert eine Laufschaufel den Laserstrahl, wird dieser reflektiert und mit Hilfe einer Photodiode
registriert. Sowohl die Ubertragung des erzeugten Laserstrahls als auch des reflektierten Lichts
erfolgt mit Hilfe von Lichtleitern, die in die optischen Sonden integriert sind. Die Dauer, die die
Schaufeln fiir eine Umdrehung bendotigen, ist hauptsichlich eine Funktion der Drehzahl. Jedoch
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Abbildung 5.3: Aufbau und Funktionsprinzip des optischen Tip-Timing-Systems
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Abbildung 5.4: Unter Verwendung eines Tip-Timing-Systems angendherter Schwingungsverlauf

verzogert oder verfriiht sich der Schaufeldurchgang im Falle einer ausgelenkten Schaufel wie sie
beispielsweise bei einer Schaufelschwingung auftritt um Ar (siche Abbildung 5.3). Anhand dieses
Zeitversatzes wird unter Verwendung des Radius, auf dem die Schaufelspitzen der Laufschaufeln
rotieren, die aktuelle Auslenkung der Schaufelspitze berechnet. Uber die Aneinanderreihung meh-
rerer Messwerte kann anschlieend der Verlauf der Auslenkung der Schaufel in Abhéngigkeit von
der Zeit rekonstruiert werden. Zur Bestimmung der Amplitude und Frequenz der Schwingung
werden die gemessenen Daten wie in Abbildung 5.4 gezeigt mit einer Sinusfunktion angenéhert.
Fiir eine moglichst genaue Anniherung wird beispielsweise die Methode der kleinsten Fehlerqua-
drate verwendet. Fiir die detaillierte Auswertung der gemessenen Schwingungsamplituden stehen
verschiedene Auswertungsverfahren zur Verfiigung. Eine ausfiihrliche Beschreibung dieser Aus-
wertungsfunktionen ist in Anhang D zu finden.

Um die optischen Sonden vor Verschmutzung und Uberhitzung zu schiitzen, werden diese mit
Spiilluft versorgt, die iiber kleine Bohrungen am Sondenkopf ausstromt. Der Massenstrom der
Spiilluft betrdgt fiir alle Sonden zusammen bei den in dieser Arbeit vorgestellten Messungen
1,46+0, 12 g/s bei einem Konfidenzintervall von 95%. Im Auslegungspunkt des NGAV entspricht
der Massenstrom der Spiilluft 0,0089% des Hauptmassenstroms und ist somit gegeniiber diesem
vernachldssigbar.

Aufgrund des hohen Uberdrucks der Spiilluft gegeniiber der Hauptstrémung von 2,45 bar stromt
die Kiihlluft mit einer hoher Geschwindigkeit aus. Die Messung der Ausstromgeschwindigkeit mit
Hilfe eines Prandtl-Rohres ergibt einen Wert von 162,27 40,5 m/s bei einem Konfidenzintervall
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von 95% in einem Abstand von 4,5 mm zum Sondenkopf. Zur Charakterisierung des Impulses der
ausgeblasenen Spiilluft wird das aus der Untersuchung der Filmkiihlung bekannte Impulsverhlt-
nis berechnet. Dieses Verhiltnis ergibt sich nach Wolft (2003) zu

2
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(5.1)

Hierbei sind die Werte mit dem Index SL auf die Spiilluft und die Werte mit dem Index H auf
die Hauptstromung bezogen. Fiir den Auslegungspunkt des NGAV ergibt sich ein Impulsverhilt-
nis von 7,94 beziehungsweise 8,38 am Eintritt der Laufreihe und ein Impulsverhiltnis von 5,02
beziehungsweise 5,12 am Austritt der zweiten Laufreihe. Der jeweils niedrigere Wert bezieht sich
dabei auf die Stromungsbedingungen in der ersten Laufreihe, der hohere Wert bezieht sich auf
die Stromungsverhiltnisse in der zweiten Laufreihe. Nach Wolff (2003) wird die Grenzschicht
von dem Spiilluftmassenstrom durchstoen, wenn das Impulsverhéltnis I groBer als eins ist. Be-
dingt durch ihren hohen Impuls beeinflusst die Spiilluft demnach bei aktiver Spiilluftausblasung
die Hauptstromung des NGAV. Der Einfluss ist jedoch aufgrund des kleinen Massenstroms und
der daraus resultierenden schnellen Ausmischung lokal begrenzt und wird fiir die in dieser Arbeit
untersuchten physikalischen Zusammenhénge der akustischen Anregung im rotierenden System
vernachlissigt.

Die beiden am NGAV verfiigbaren Systeme zur Erfassung von Schaufelschwingungen bringen
verschiedene Vor- und Nachteile mit sich, die im Folgenden diskutiert werden. Die wesentlichen
Vorteile des Tip-Timing-Systems gegeniiber DMS sind zum einen die Erfassung der Schwingungs-
antwort aller Laufschaufeln einer Stufe und zum anderen die Beriihrungslosigkeit der Messtech-
nik. Die Anzahl der fiir die Instrumentierung der Schaufeln verfiigbaren DMS ist durch die An-
zahl der Kanile des Schleifrings limitiert. Am NGAV konnen daher nur einzelne Schaufeln einer
Rotorstufe mit DMS instrumentiert werden. Weiterhin stellt die Instrumentierung einer Schau-
fel mit DMS einen Eingriff in die mechanischen Eigenschaften der Struktur wie beispielsweise
die Masse, die Dampfung oder die Steifigkeit dar. Die somit aus der Instrumentierung mit DMS
resultierende ,,Verstimmung* der Struktur kann zu einer Verfdlschung der Messergebnisse fiih-
ren und sollte wenn moglich in der Auswertung beriicksichtigt werden. Ein Vorteil der DMS-
Schwingungsmessung gegeniiber dem Tip-Timing liegt in der hoheren Abtastrate. Wihrend das
Tip-Timing-System auf einen Messwert pro Umdrehung pro Sonde begrenzt ist, ist die maximale
Abtastrate von DMS von der Datenerfassung abhingig und liegt je nach Anwendung im einstelli-
gen bis dreistelligen kHz-Bereich.

Aktuell konnen am NGAV-Priifstand Tip-Timing-Messungen sowohl an der ersten als auch an
der zweiten Laufreihe durchgefiihrt werden. Auf zwei baugleichen Ausfiihrungen des Gehéduses
befinden sich insgesamt 24 Bohrungen fiir die Montage von Tip-Timing Sonden. Zur Erfassung
unterschiedlicher Moden und zur besseren Charakterisierung der Schwingzustinde kann die Aus-
lenkung der Laufschaufeln der zweiten Laufreihe zum einen in der Nihe der Hinterkante und
zum anderen in der Nidhe der Vorderkante des Schaufelprofils gemessen werden. Die Instrumen-
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tierung der ersten Laufreihe umfasst 8 Tip-Timing Bohrungen in der Nédhe der Hinterkante. Um
eine Reflexion des Laserlichts durch die Laufschaufeln auch bei einer axialen Verschiebung des
Rotors im Betrieb sicherzustellen, sind die Tip-Timing Sonden in der ersten Laufreihe axial um
Smm von der Profilhinterkante hin zur Profilmitte versetzt. Aufbauend auf den Erfahrungen, die
anhand der Messungen an der ersten Laufreihe gesammelt werden konnten, wurde der axiale Ver-
satz bei der Instrumentierung der zweiten Laufreihe auf 4 mm reduziert. Die Umfangspositionen
der jeweiligen Sonden werden unter Beriicksichtigung der erwarteten drehzahlsynchronen Anre-
gungen und unter Beriicksichtigung der berechneten Eigenfrequenzen der NGAV-Laufschaufeln
bestimmt. Fiir die Festlegung der finalen Sondenpositionen in Umfangsrichtung wird ein spezi-
elles Optimierungsprogramm verwendet. Dieses Programm identifiziert in einem ersten Schritt
mogliche Kombinationen aus Resonanzen, die in einem Betriebspunkt gleichzeitig auftreten kon-
nen. Mit dieser Information und nach Vorgabe weiterer Eingabeparameter, wie zum Beispiel der
Bereiche, die fiir die Sondenpositionierung zur Verfiigung stehen, optimiert das Programm die
Umfangspositionen der einzelnen Sonden. Dabei werden verschiedene Anordnungen der Sonden
mit Koeffizienten hinsichtlich der Sensitivitit gegeniiber Rauschen bewertet. Letztendlich wird die
Anordnung mit der geringsten Sensitivitit gegeniiber Storeinfliissen gewihlt. Insgesamt werden
zur Festlegung der optimalen Sondenpositionen fiir jede axiale Position 2.000.000 Optimierungs-
durchliufe durchgefiihrt. Eine Ubersicht iiber alle nach diesem Verfahren ermittelten Sondenposi-
tionen ist in Anhang A hinterlegt.

Aufgrund des Messprinzips des Tip-Timing-Systems, ndmlich der Registrierung des verzoger-
ten oder verfrithten Schaufeldurchlaufs in Umfangsrichtung, wird der axiale Anteil der Schaufel-
schwingung nicht eindeutig erfasst. Dadurch entspricht die vom Tip-Timing-System gemessene
Schwingungsamplitude nicht der realen Schwingungsamplitude. Der geometrische Zusammen-
hang zwischen der axialen und der tangentialen Komponente der Schaufelschwingung und der
vom Tip-Timing-System gemessenen Auslenkung der Schaufel ist in Abbildung 5.5 dargestellt.
Anhand dieser Abbildung wird deutlich, dass der Unterschied zwischen der realen und der vom
Tip-Timing-System gemessenen Amplitude auf die Staffelung der Schaufeln zuriickgefiihrt wer-
den kann. Die reale Schwingungsamplitude A; sowie deren Komponenten in axialer und in Um-
fangsrichtung A, und A;, konnen auf Basis der vom Tip-Timing-System gemessenen Amplitude
AtT anhand der geometrischen Beziehungen

A; = AtrSin (Yokar) (5.2)
. V[

Arz = A;sin (5 - Mokal) (5.3)
T

Ar(p =A,cos (5 - /Mokad) (5.4)

mit Hilfe des lokalen Staffelungswinkels Yoka1 berechnet werden. Dieser Winkel wird auf Basis
der axialen Positionierung der Tip-Timing Sonden mit Hilfe des CAD-Modells der untersuchten
Laufschaufel bestimmt. Die exakte Positionierung der Tip-Timing Sonden hinsichtlich der axia-
len Koordinate ist demnach fiir die Berechnung der realen Schwingungsamplitude von zentraler
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Bedeutung. Weiterhin werden in der Regel Umrechnungsfaktoren fiir die wahrend des Schwing-
vorgangs in der Laufschaufel maximal auftretende Spannung bestimmt. Die Ermittlung dieser Um-
rechnungsfaktoren basiert auf FEM-Berechnungen und der Kenntnis der axialen Position der Tip-
Timing Messung. Generell sind fiir hohere Modenordnungen groere Gradienten in dem Verlauf
der an der Schaufelspitze auftretenden Schwingungsamplituden zu erwarten. Die exakte axiale Po-
sitionierung der Tip-Timing Sonden gewinnt folglich mit aufsteigender Modenordnung zusétzlich
an Bedeutung.

\

\ Sondenpfad

Rotation

EE—

Lokaler Staffelungswinkel ka1

A,: Reale Schwingungsamplitude Ar¢: Umfangskomponente von 4,

A, : Axiale Komponente von 4, Arr: Vom Tip-Timing-System
gemessene Amplitude

Abbildung 5.5: Geometrischer Zusammenhang zwischen der realen und der vom Tip-Timing-
System gemessenen Schwingungsamplitude nach Agilis Measurement Systems
(2010)

5.2 Aeroelastische Eigenschaften des
Niedergeschwindigkeitsaxialverdichters

Zur Charakterisierung des Schwingverhaltens der NGAV-Laufschaufeln wird eine Modalanalyse
bei verschiedenen Betriebspunkten durchgefiihrt. Die zugrundeliegenden mechanischen Gleichun-
gen werden dabei nach dem Finite Elemente Verfahren (FEM) unter Verwendung von ANSYS
Mechanical gelost. Fiir die raumliche Diskretisierung der Struktur werden Tetraeder verwendet.
Das Netz umfasst insgesamt 281.474 Elemente beziehungsweise 403.744 Knoten, wobei insbe-
sondere im Ubergang zwischen dem Schaufelblatt und dem Schaufelfu eine hohe Netzauflosung
gewdhlt wird. Diese dient zur moglichst genauen Modellierung der an dieser Stelle erwarteten
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Abbildung 5.6: Konstruktive Umsetzung der Verbindung zwischen Schaufelfufl und Rotorschei-

be am NGAV

maximalen Werte der im Material auftretenden Spannungen. Als Randbedingungen dienen so-
wohl die Materialeigenschaften des Laufschaufel-Werkstoffs A1ZnMgCul,5 (EN AW-7075) nach
Traulsen (1989), die bei den verschiedenen Betriebspunkten herrschende Fliehkraft und Tempe-
ratur sowie eine feste Einspannung der Laufschaufel am Schaufelful. Letztere Randbedingung
stellt lediglich eine Nédherung der realen Verhiltnisse dar, da aufgrund der in Abbildung 5.6 darge-
stellten Konstruktion der Verbindung zwischen der Laufschaufel und der Rotorscheibe nicht von
einer definierten Einspannung des Schaufelfules ausgegangen werden kann. Die realen Bedingun-

Tabelle 5.2: Berechnete Eigenfrequenzen der NGAV-Laufschaufeln

Eigenfrequenz in Hz

. Drehzahl | 1 in=1 | 1000min=! | 2000min=" | 3000 min~!

Eigenmode

1. Biegemode (1F) 358 359 363 370
2. Biegemode (2F) 1416 1416 1418 1422
1. Torsionsmode (1T) 1640 1641 1643 1647
1. Axiale Biegemode (1E/F) | 2738 2738 2740 2743
3. Biegemode (3F) 3877 3878 3880 3884
2. Torsionsmode (2T) 4518 4520 4524 4530
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gen der Einspannung des Schaufelfufles sind zum einen aufgrund von Fertigungstoleranzen von
Schaufel zu Schaufel unterschiedlich und dndern sich zum anderen in Folge der mit der Drehzahl
ansteigenden Fliehkraft. Die beschriebenen Effekte fithren zu einer fiir jede Schaufel individuellen
Verstimmung der Einspannbedingungen, die sich auf die Steifigkeit und Dadmpfung der Laufschau-
feln auswirkt und in der Auswertung beriicksichtigt werden muss.

Die mit Hilfe der Modalanalyse berechneten ersten sechs Eigenfrequenzen der NGAV-Laufschau-
fel sind in Abhingigkeit von der Drehzahl in Tabelle 5.2 zusammengefasst. Die zugehorigen Ei-
genvektoren sind in Abbildung 5.7 dargestellt.

Eine wichtige Kennzahl fiir die Aeroelastik ist die reduzierte Frequenz k, die mit

_2717fsc_
=7 =

k

c
2y (5.5)
fs

berechnet wird und das Verhiltnis zwischen der Zeit, die ein Partikel der Stromung zum Passieren
der Schaufel bendotigt und der Periodendauer einer Schaufelschwingung beschreibt. Sie ist sowohl
von der Stromungsgeschwindigkeit U als auch von der Sehnenldnge ¢ und der Schwingfrequenz
der Schaufel fg abhingig und kann unter anderem als Indikator fiir die Anfélligkeit gegeniiber
Flutter verwendet werden. Beispielsweise zeigen die numerischen Untersuchungen einer Nieder-
druckturbine von Panovsky und Kielb (2000), dass unabhéngig von der Schwingform fiir k < 0,2
aeroelastische Instabilitit auftritt. Fiir die Betrachtung des aeroelastischen Verhaltens eines Ver-
dichters muss neben der reduzierten Frequenz die Inzidenz i als weiterer wesentlicher Einflussfak-
tor auf die aeroelastische Stabilitit beriicksichtigt werden. Weiterfithrende Ausfiihrungen hierzu
sind in Dowell et al. (2004) zu finden. Die reduzierten Frequenzen fiir die ersten sechs Eigenmo-
den der NGAV-Laufschaufeln sind fiir 3000 min~! in Tabelle 5.3 zusammengefasst. Der geringste
Wert fiir die reduzierte Frequenz wird fiir die erste Eigenmode erreicht und liegt bei 2,14.

Die in diesem Abschnitt tabellierten reduzierten Frequenzen, die in Tabelle 5.1 in Kapitel 5 zusam-
mengefassten aerodynamischen Kennzahlen des NGAV und die in Abschnitt 5.1 berechneten Im-

Tabelle 5.3: Reduzierte Frequenzen im NGAV-Auslegungspunkt bei 3000 min~!

Reduzierte Frequenz
. Drehzahl 3000 min~"!

Eigenmode

1. Biegemode (1F) 2,14
2. Biegemode (2F) 8,22
1. Torsionsmode (1T) 9,52
1. Axiale Biegemode (1E/F) 15,86
3. Biegemode (3F) 22,46
2. Torsionsmode (2T) 26,19
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pulsverhiltnisse basieren auf den von Wolff et al. (2014) vorgestellten numerischen Simulationen.
Die von Wolff et al. (2014) vorgestellten Arbeiten umfassen neben der numerischen Simulation
der Stromungsverhiltnisse im NGAV in verschiedenen Betriebspunkten, umfangreiche Messun-
gen anhand von stationdr messenden Stromungssonden. Die Messwerte dienen Wollff et al. (2014)
zur Validierung der CFD-Berechnungen.

niedrig Gesamtverformung in m hoch

1. Biegemode (1F) 2. Biegemode (2F) 1. Torsionsmode (1T)

1. Axiale Biegemode (1E/F) 2. Torsionsmode (2T) 3. Biegemode (3F)

Abbildung 5.7: Eigenvektoren der ersten sechs Eigenmoden der NGAV-Laufbeschaufelung bei
3000 min~!
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6 Validierung des Tip-Timing-Systems

Das am NGAV eingesetzte Tip-Timing-System ist ein wichtiger Bestandteil der im Rahmen dieser
Arbeit verwendeten Instrumentierung. Um die Genauigkeit der mit Hilfe dieses Systems gemes-
senen Schwingungsamplituden sicherzustellen, wird das System validiert. Als Referenz dienen
auf den Laufschaufeln aufgebrachte DMS, deren Signal, wie in Abschnitt 5.1 beschrieben ist,
iber einen Schleifring iibertragen wird. Zur Anregung der Laufschaufeln wird das ebenfalls in
Abschnitt 5.1 beschriebene piezoelektrische Anregungssystem verwendet.

Der Inhalt dieses Kapitels gliedert sich in drei Abschnitte. Zundchst wird im ersten Abschnitt die
Kalibrierung der DMS beschrieben. Der sich daran anschlieBende Abschnitt beschreibt die ver-
wendete Methode zur Synchronisation der Messdaten des Tip-Timing-Systems mit den Messdaten
der DMS. Im letzten Abschnitt werden die wesentlichen Ergebnisse der Validierung zusammenge-
fasst. Einen ausfiihrlichen Uberblick iiber die durchgefiihrte Validierung des Tip-Timing-Systems
gibt Wolff (2012).

6.1 Kalibrierung der Dehnungsmessstreifen

Insgesamt sind drei Laufschaufeln des NGAV mit jeweils einem Vollbriicken-DMS instrumentiert.

Piezoelektrische
Aktuatoren

Abbildung 6.1: Aufbau zur Kalibrierung der Dehnungsmessstreifen mit Hilfe eines
Beschleunigungsaufnehmers
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Die verwendete Messkette beinhaltet zur Verstirkung und Aufbereitung des elektrischen Signals
einen Tiefpassfilter und einen Verstirker. Die Eckfrequenz des Tiefpassfilters betrigt 20kHz. Die
iiber die Briickenschaltung der DMS abfallende Spannung wird mit einem Faktor von 1000 ver-
starkt. Die Wandlung zwischen analogem und digitalem Signal erfolgt unter Verwendung eines
A/D-Wandlers von National Instruments bei einer Abtastrate von 60kHz. Bevor die Dehnungs-
messstreifen zur Messung der Schwingungsamplitude der Laufschaufeln und somit zum Abgleich
mit dem Tip-Timing-System genutzt werden konnen, miissen die jeweiligen Kalibrierkoeffizien-
ten bestimmt werden. Diese Koeffizienten beschreiben den Zusammenhang zwischen der tiber
den DMS abfallenden Spannung und der Amplitude der schwingenden Schaufel an einer defi-
nierten Position. Prinzipiell kann fiir jede Position auf der Schaufel und fiir jede Eigenmode der
Laufschaufel ein Kalibrierfaktor bestimmt werden. Vor dem Hintergrund der Vergleichbarkeit mit
dem Tip-Timing-System beschrinkt sich in diesem Fall jedoch die Kalibrierung auf die Messpo-
sition des Tip-Timing-Systems. Fiir die Messung der Schwingungsamplitude der Schaufeln wer-
den fiir die Kalibrierung verschiedene Messtechniken verwendet. Neben einem Laservibrometer
kommt ein Beschleunigungsaufnehmer zum Einsatz. Ein exemplarischer Versuchsaufbau fiir die
Kalibrierung ist in Abbildung 6.1 dargestellt. In dem dargestellten Fall ist die erste der mit pie-
zoelektrischen Aktuatoren instrumentierten Laufschaufeln mit einem Beschleunigungsaufnehmer
bestiickt. Die fiir den Beschleunigungsaufnehmer verwendete Messposition entspricht dabei der
Messposition des Tip-Timing-Systems, das in diesem Fall mit einem geringen axialen Versatz von
5Smm zur Hinterkante der Laufschaufel ausgerichtet ist. Um eine moglichst geringe Beeinflussung
der mechanischen Eigenschaften der Laufschaufel zu erreichen, wird ein Sensor mit einer Masse
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Spannung der piezoelektrischen Anregung in %

Abbildung 6.2: DMS-Kalibrierkoeffizient der mittleren instrumentierten Schaufel in Abhingig-
keit von der anregenden Kraft
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von 0,2 g verwendet. Weiterfithrende Informationen konnen dem in Anhang B hinterlegten Daten-
blatt des Sensors entnommen werden. Fiir die Befestigung des Sensors auf der Schaufel wird eine
spezielle Knetmasse verwendet.

Fiir die Bestimmung der Kalibrierkoeffizienten wird iiber die Regulierung der Spannung, mit der
die piezoelektrischen Aktuatoren beaufschlagt werden, die Anregungskraft variiert und somit ver-
schiedene Schwingzustidnde der Schaufel eingestellt. Die Kalibrierung erfolgt bei stillstehendem
Rotor fiir die erste Biegemode der Schaufeln. Die Spannung der piezoelektrischen Aktuatoren
wird dabei zwischen 25% und 100% in 25%-Schritten variiert. Um die statistische Sicherheit zu
erhohen, werden fiir jedes Anregungsniveau zehn Wiederholungsmessungen bei einer Messdauer
von 10s durchgefiihrt. Die fiir die Bestimmung des Kalibrierkoeffizienten bendtigten Auslenkun-
gen der Schaufeln werden anhand der gemessenen Beschleunigungen durch zweifache Integration

nach
a(t) =ae'®s’ (6.1)
(1) = / a(t)dr = éei“’sf (6.2)
(1) = / v(1)dt = _L;)geiwsf 6.3)
=z 64

berechnet. Die anhand der Auswertung der gemessenen Signalverldufe festgestellte Periodizitit
der Beschleunigung ist dabei Grundvoraussetzung fiir die Giiltigkeit dieser Berechnung. Die bes-
ten Kalibrierergebnisse werden fiir die mittlere der mit piezoelektrischen Aktuatoren instrumen-
tierten Schaufeln unter Verwendung des Beschleunigungsaufnehmers erreicht. Die Ergebnisse die-
ser Kalibrierung sind in Abbildung 6.2 dargestellt. In dieser Abbildung ist der berechnete Kalibrier-
koeffizient in Abhingigkeit von der Anregungskraft aufgetragen. Die Annahme einer linearen Ab-
hingigkeit zwischen der Auslenkung der Schaufel und der DMS-Spannung wird durch die geringe
Abweichung des Kalibrierkoeffizienten von 0,001 mm/V bei einem Konfidenzintervall von 95%
bestétigt. Basierend auf diesen Ergebnissen wird fiir die Validierung des Tip-Timing-Systems die
mittlere der drei instrumentierten Schaufeln verwendet.

6.2 Synchronisation der Messdaten

Die Messdaten der beiden Systeme zur Schwingungsmessung werden mit unterschiedlichen Zeit-
basen aufgenommen. Um sicherzustellen, dass die Schwingungsamplituden der beiden Messsys-
teme zu einem und demselben Zeitpunkt miteinander verglichen werden, miissen die Messdaten
miteinander synchronisiert werden. Hierzu wird jeweils simultan zur DMS-Messung und zur Tip-
Timing Messung die Drehzahl erfasst. Wihrend fiir die DMS-Messung die in dem Rotorstrang
des NGAV integrierte Vorrichtung zur Erfassung der Drehzahl verwendet wird, ist die Dreh-
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zahl aufgrund der Funktionsweise des Tip-Timing-Systems fester Bestandteil jeder Tip-Timing
Messung. Typischerweise stellt sich wihrend des Betriebes des NGAV ein um einen Mittelwert
schwankender Drehzahlverlauf ein. Die Schwankung der Drehzahl resultiert sowohl aus einem
schwankenden Antriebsmoment als auch aus einem schwankendem mechanischem Widerstand,
den der Rotor gegeniiber dem Antrieb aufbringt. Die Charakteristik des Drehzahlverlaufes dient
als Basis fiir die Synchronisation der Messdaten. Die mit den beiden Messsystemen verkniipften
Drehzahlverldufe werden hierfiir miteinander korreliert. Bevor eine Kreuzkorrelation der beiden
Signale durchgefiihrt werden kann, miissen zunéchst die Abtastfrequenzen der beiden Signale an-
einander angepasst werden. Hierfiir wird die Abtastfrequenz der DMS-Messdaten reduziert. Diese
Reduktion erfolgt anhand der Mittelung der DMS-Messdaten iiber ein Zeitintervall, das dem Ab-
stand zwischen zwei Messpunkten des Tip-Timing-Systems entspricht. Weiterhin wird das zur
DMS-Messung zugehorige Drehzahlsignal zur Verbesserung der Signalqualitdt mit Hilfe eines
Tiefpassfilters gefiltert. Nach erfolgreicher Signalaufbereitung kann der Zeitversatz, der zwischen
den beiden Messreihen existiert und fiir einen Vergleich kompensiert werden muss, mit Hilfe einer
Kreuzkorrelation bestimmt werden. Als Kriterium fiir die Bestimmung des gesuchten Zeitversat-
zes wird der Korrelationskoeffizient verwendet. Dieser nimmt fiir den Zeitversatz seinen Maxi-
malwert an, fiir den die hochste Ubereinstimmung zwischen den beiden Drehzahlsignalen erreicht
wird. Exemplarische Verldufe sowohl der beiden Drehzahlsignale als auch der redundant gemes-
senen zeitabhdngigen Amplitude der Schaufelschwingung nach erfolgreicher Kompensation des
Zeitversatzes sind in Abbildung 6.3 dargestellt.

Sowohl das synchron zur DMS-Messung erfasste als auch das Tip-Timing-Drehzahlsignal wei-
sen einen charakteristischen Verlauf auf, der sich fiir die Synchronisation der gemessenen Daten
nutzen ldsst: Nach erfolgreicher Kompensation des Zeitversatzes zwischen den DMS- und den
Tip-Timing-Messungen ist als einziger Unterschied zwischen den beiden Drehzahlverldufen ein
geringer Offset zu beobachten. Unter Voraussetzung der nun einheitlichen Zeitbasis schwanken
die gemessenen Drehzahlen synchron. Aufgrund des zufilligen Charakters der Drehzahlschwan-
kung ist ein Wiederholung des Drehzahlverlaufs oder einzelner Abschnitte dessen ausgeschlossen.
Eine mogliche Fehlsynchronisation aufgrund eines sich wiederholenden Drehzahlverlaufs ist so-

I zwischen den beiden Dreh-

mit ebenfalls auszuschlieBen. Der geringe Offset von circa 0,4 min™
zahlverldufen ist auf die durch die Messunsicherheit beider Systeme limitierte Messgenauigkeit
zuriickzufiihren. Da die Synchronisation der Daten anhand der Drehzahlverldufe und nicht anhand
der absoluten Werte erfolgt, ist dieser Offset fiir die nach der beschriebenen Methodik durchge-
fiihrten Synchronisation irrelevant. Die Synchronisation der Messdaten mit Hilfe der Korrelation

der Drehzahlverldufe erweist sich somit als eine effektive und robuste Vorgehensweise.

Nach der erfolgreichen Synchronisation der Messdaten zeigen die Amplitudenverldufe in Abbil-
dung 6.3 eine gute Ubereinstimmung. Die Quantifizierung der Abweichung zwischen den beiden
gemessenen Amplitudenverldufen und der darauf aufbauende Riickschluss auf die Messgenauig-
keit des Tip-Timing-Systems ist Gegenstand des nachfolgenden Abschnitts 6.3.



6.2 Synchronisation der Messdaten 81

1402 , , , .
‘ ‘ ~ —— DMS
——— Tip-Timing

1400

Drehzahl in min-!

1398 1 1 1 1
0 5 10 15 20 25
Zeitins
0,2 f f f '

e ‘ ‘ ‘ —— DMS
= | | | — Tip-Timing
B 0I5 F 1
[}
<
2
5 0L It
&0 ‘ ‘ !
= ‘ ‘
50
=
= 0,05
<=
Q
A

0 M«NWMMVI 1 1

0 5 10 15
Zeitin's

Abbildung 6.3: Exemplarische Drehzahl- (oben) und Amplitudenverldaufe (unten) nach der Syn-
chronisation der Zeitbasis
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6.3 Messgenauigkeit des Tip-Timing-Systems

Die Messgenauigkeit des Tip-Timing-Systems wird anhand von Messungen bei konstanten Dreh-
zahlen zwischen 1200 und 2400 min~! bestimmt. Die Spannung der piezoelektrischen Aktuatoren
wird bei jeder Drehzahl zwischen 50 und 100% variiert. Insgesamt ergeben sich so fiir die Validie-
rung 17 Messpunkte, in denen die gemessenen DMS- und Tip-Timing-Amplituden miteinander
verglichen werden. Analog zu der Kalibrierung des DMS betrigt die Messdauer bei angereg-
ter Schaufel fiir jeden Messpunkt 10s. Als Basis fiir die Bestimmung der Messgenauigkeit des
Tip-Timing-Systems sollen iiber die gesamte Messdauer gemittelte Werte dienen. Dazu wird das
mit Hilfe des DMS gemessene Zeitsignal unter Verwendung einer FFT in den Frequenzbereich
transformiert. Als Fensterfunktion wird ein Hanning-Fenster verwendet. Das mit Hilfe der FFT
berechnete Spektrum liefert in Kombination mit dem zuvor bestimmten Kalibrierkoeffizienten die
gemittelte Amplitude der Schaufelschwingung. Die Auswertung der vom Tip-Timing-System ge-
messenen Amplitude der Schaufelschwingung ist in mehrere Schritte unterteilt. Zunichst wird
die Schwingfrequenz der angeregten Schaufel bestimmt. Hierzu wird das zeitabhéngige Schwin-
gungssignal anhand einer FFT in den Frequenzbereich iiberfiihrt. Die FFT liefert sowohl einen
Wert fiir die Frequenz als auch fiir die Amplitude der Schaufelschwingung. Die Genauigkeit der
FFT hingt jedoch von der Anzahl der fiir diese Operation verwendeten Messwerte ab. Die An-
zahl der Messwerte zur Bestimmung der charakteristischen Gro3en der Schwingung kann somit
nicht beliebig reduziert werden. Um dennoch eine hohe zeitliche Auflosung der Schwingungsam-
plitude zu erzielen, dient die iiber die FFT bestimmte Schwingfrequenz als Eingangsparameter
fiir einen weiteren Auswertungsschritt. Unter Verwendung der Methode der kleinsten Fehlerqua-
drate werden die vom Tip-Timing-System gemessenen Auslenkungen der Schaufeln mit einer
Sinusfunktion angendhert. Die iiber die FFT bestimmte Schwingfrequenz ist dabei ein wichtiger
Eingangsparameter, denn sie ist die Startlosung fiir die Frequenz der fiir die Annidherung verwende-
ten Sinusfunktion. Dieses Vorgehen ermoglicht die Bestimmung der Frequenz und der Amplitude
der gemessenen Schaufelschwingung mit einer Datendichte von einem Messwert pro Umdrehung.
Analog zur DMS-Messung werden die so bestimmten Amplituden- und Frequenzwerte iiber die
gesamte Messdauer gemittelt.

Bevor die anhand der beiden Messtechniken gemessenen Schwingungsamplituden miteinander
verglichen werden konnen, miissen die Messergebnisse des Tip-Timing-Systems anhand des lo-
kalen Staffelungswinkels nach dem in Abschnitt 5.1 beschriebenen Verfahren korrigiert werden.
Nach erfolgreicher Korrektur fiihrt der Vergleich zwischen den gemessenen Schwingungsamplitu-
den auf ein dimensionsloses Verhiltnis der gemessenen Tip-Timing-Amplitude zu der anhand des
DMS gemessenen Schwingungsamplitude von 0,97 £0,07 bei einem Konfidenzintervall von 95%.
Unter Beriicksichtigung der aus der Kalibrierung der DMS resultierenden Fehlergrenzen nach der
Gauly’schen Fehlerfortpflanzung ergibt sich fiir den schlechtesten moglichen Fall aufgrund der
hohen Genauigkeit der Kalibrierung ebenfalls eine Ubereinstimmung von 0,97 4- 0,07 bei einem
Konfidenzintervall von 95%. Der Vergleich der durch die beiden Messsysteme erfassten Frequen-
zen der Schaufelschwingung ergibt fiir die Vorhersagegenauigkeit des Tip-Timing-Systems im
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Bezug auf die Schwingungsfrequenz eine maximale Abweichung von 40,4 Hz bei einem Ver-
trauensbereich von 95%. Der DMS dient in diesem Fall erneut als Referenz. Basierend auf dem
Verhiltnis zwischen der Anzahl der ausgewerteten Messpunkte und der Abtastrate von 10:1 kann
die Schwingfrequenz mit Hilfe der FFT mit einer Genauigkeit von £0, 1 Hz bestimmt werden.

Der Vergleich der DMS- und der Tip-Timing-Messungen belegt, dass fiir die Tip-Timing-Mess-
ungen der ersten Biegemode der Laufschaufel am NGAV bei verschiedenen Drehzahlen eine sehr
hohe Messgenauigkeit erreicht werden kann. Insbesondere unter Beriicksichtigung der hohen An-
forderungen, die ein Tip-Timing-System zur exakten Messung des in Abschnitt 5.1 beschriebenen
schwingungsbedingten Zeitversatzes Az erfiillen muss, ist die erzielte Messgenauigkeit als sehr gut
einzuordnen. Als Beispiel fiir die hohen Anforderungen wird der schwingungsbedingte Zeitver-
satz betrachtet, der sich im Auslegungspunkt des NGAV fiir den Fall einer schwingungsbedingten
Auslenkung der Schaufel von 0,5 mm beim Passieren einer Tip-Timing Sonde ergibt. Der Zeitver-
satz At betrigt in diesem Fall 4- 107%s. Sowohl die Abtastfrequenz als auch der Auswertungsalgo-
rithmus des Tip-Timing-Systems miissen demnach dahingehend optimiert sein, dass Zeitintervalle
im Bereich 1-107%s beziehungsweise fiir Auslenkungen < 0, 1 mm im Bereich 1-10~7 s exakt auf-
gelost werden konnen.

Weiterhin ist bei dem Vergleich zwischen den Tip-Timing-Messungen und den Messungen mit
DMS zu beriicksichtigen, dass die Kalibrierung der DMS bei stillstehendem Rotor erfolgt. Flieh-
kraftbedingte Einfliisse werden daher bei der Kalibrierung der DMS nicht beriicksichtigt und flie-
Ben als Storfaktor in den Vergleich zwischen Tip-Timing-System und DMS mit ein.

Die in diesem Abschnitt vorgestellten Ergebnisse bilden eine der wesentlichen Grundlagen fiir
das nichste Kapitel. Darin wird aufbauend auf den vielversprechenden Ergebnissen zur Messge-
nauigkeit des Tip-Timing-Systems diese Messtechnik fiir die Erfassung der akustisch angeregten
Schaufelschwingungen eingesetzt. Sie bilden somit die Grundlage fiir den Nachweis der akusti-
schen Anregung von Schaufelschwingungen im rotierenden System sowie fiir die anschlieBende
Weiterentwicklung des akustischen Anregungssystems.
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7 Akustische Schwingungsanregung von
Turbomaschinenschaufeln

Die folgenden Ausfiithrungen sind in sechs Abschnitte gegliedert. Zunichst wird im ersten Ab-
schnitt der Aufbau und die wesentlichen Parameter des fiir die Untersuchungen am Niederge-
schwindigkeitsaxialverdichter (NGAV) adaptierten akustischen Anregungssystems beschrieben.
Im zweiten Abschnitt wird die fiir die Untersuchungen am NGAV ausgelegte Horngeometrie der
akustischen Anregungseinheiten vorgestellt und akustisch vermessen. Aufbauend auf diesen Er-
gebnissen wird weiterhin die Notwendigkeit einer Kalibrierung des akustischen Anregungssys-
tems diskutiert. AnschlieBend erfolgt im dritten Abschnitt dieses Kapitels der erstmalige Nach-
weis der Einsetzbarkeit eines akustischen Systems zur Anregung von Schaufelschwingungen im
rotierenden System. Weiterhin werden das Potential und die Grenzen der akustischen Anregung
anhand von Messergebnissen diskutiert. Im vierten Abschnitt wird der physikalische Zusammen-
hang zwischen dem durch das Anregungssystem erzeugten akustischen Feld und der Schwingung
der Laufschaufeln des NGAV erldutert. Aufbauend auf diesem physikalischen Verstindnis wird
im fiinften Abschnitt eine Methode zur Variation des akustisch angeregten Knotendurchmessers
vorgestellt. Der abschlieBende sechste Abschnitt dieses Kapitels diskutiert den Einfluss des akus-
tischen Anregungssystems auf das aeroelastische Verhalten der untersuchten Beschaufelung. We-
sentliche Inhalte dieses Kapitel, insbesondere der Abschnitte 7.3, 7.4 und 7.5, sind in Freund et al.
(2014) zusammengefasst.

7.1 Aufbau und Parameter der akustischen
Schaufelschwingungsanregung im rotierenden System

Der Einsatz des akustischen Anregungssystems am NGAV erfordert zunichst eine Modifikation
des Verdichtergehduses. Wie in Abbildung 7.1 dargestellt, sieht das in dieser Arbeit verfolgte
Konzept die Integration der akustischen Anregungseinheiten in das Verdichtergehéduse vor. Die
Anzahl und Anordnung der Anregungseinheiten ist dabei verschiedenen Randbedingungen un-
terworfen. Zum einen kann die zur Verfiigung stehende Anregungskraft und somit die anregba-
re Amplitude mit einer moglichst hohen Anzahl an verwendeten Anregungseinheiten maximiert
werden. Zum anderen ist aufgrund des zur Verfiigung stehenden Bauraums die Anzahl der Anre-
gungseinheiten limitiert, die im Verdichtergehiuse integriert werden konnen. Aufbauend auf den
in Abschnitt 4.2.2 vorgestellten Ergebnissen wird fiir die Versuche eine saugseitige akustische
Anregung gewihlt. Diese Anordnung verspricht eine hohe Schwingungsamplitude bei akustischer
Anregung iiber einen breiten Mach-Zahl-Bereich. Die Annahme der Ubertragbarkeit der optima-
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Modifiziertes NGAV-Gehiduse

Akustische
Anregungseinheiten

Bohrung fiir Tip-Timing-
Messungen in der Néhe
der Hinterkante der
zweiten Laufreihe

Akustische Anregungsparameter

Unterschale des NGAV-Gehduses Anregungswinkel a=33°
(transparente Darstellung)

Stromung

Anregungswinkel /=88,2° Staffelungswinkel y=145,7°

Abbildung 7.1: Modifiziertes NGAV-Gehiuse fiir die Erprobung und Optimierung des akusti-
schen Anregungssystems
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len Anordnung des akustischen Anregungssystems von einem Turbinen- auf ein Verdichterprofil
basiert dabei auf den ebenfalls in Abschnitt 4.2.2 identifizierten physikalischen Zusammenhéngen.
Ein grundlegender Effekt, der zu einer hoheren, akustisch anregbaren Schwingungsamplitude der
Schaufeln fiihrt, ist demnach die Umlenkung der Schallausbreitung, die wesentlich durch die Rich-
tung und die Geschwindigkeit der Stromung beeinflusst wird. Wihrend die Stromungsgeschwin-
digkeit aufgrund der Verzogerung in Verdichtergittern geringer ist, verlduft die Stromung sowohl
in Turbinen- als auch in Verdichterprofilen in erster Ndherung tangential zu der Skelettlinie der
Profile. Die im Verdichter zu erwartende Umlenkung der Schallausbreitung ist demnach aufgrund
der geringeren Stromungsgeschwindigkeit geringer, ldsst jedoch fiir die akustisch anregbare Am-
plitude bei einer saugseitigen Anregung weiterhin den gro3ten Wert erwarten. Die Verzogerungs-
wirkung eines Verdichtergitters hat zudem grundsitzlich einen Anstieg des statischen Drucks und
somit der Dichte zur Folge. Wie in Abschnitt 4.2.2 anhand von Gleichung 4.4 gezeigt wird, steigt
damit einhergehend die akustische Impedanz und somit die Effizienz der akustischen Anregungs-
einheiten. Aufgrund des geringen Totaldruckverhiltnisses, das der NGAV wihrend des Betriebes
aufbaut, ist dieser Einfluss fiir die akustische Anregung im NGAV jedoch nur von untergeordneter
Bedeutung.

Unter Beriicksichtigung der geometrischen Abmessungen der Anregungseinheiten und der be-
dingt durch die Teilfuge des NGAV Gehduses fiir die Positionierung der Anregungseinheiten
nicht geeigneten Bereiche wird das fiir den NGAV adaptierte akustische Anregungssystem mit
acht Anregungseinheiten ausgestattet. Dies stellt fiir die genannten konstruktiven Randbedingun-
gen die maximal mogliche Anzahl an akustischen Anregungseinheiten dar und stellt somit einen
moglichst hohen fiir die Anregung der Laufschaufeln zur Verfiigung stehenden Schalldruck si-
cher. Die in Abschnitt 4.1.2 festgestellte Abhédngigkeit zwischen dem Anregungswinkel ¢ und der
anregbaren Schwingungsamplitude findet in dem Aufbau am NGAV insofern Beriicksichtigung,
als dass die Anregungseinheiten mit dem konstruktiv minimal moglichen Wert fiir & von 33°
angeordnet werden. Restriktiv sind in diesem Fall die Stiitzen, von denen das NGAV Gehiuse ge-
stiitzt wird. Fiir ¢ < 33° kollidieren die Anregungseinheiten mit der Abstiitzung des NGAV, eine
Montage der Anregungseinheiten ist daher fiir & < 33° nicht méglich. Einen Uberblick iiber die
konstruktive Umsetzung der fiir die akustische Anregung notwendigen Modifikation des NGAV-
Gehiuses ist in Abbildung 7.1 dargestellt. Die Offnungen der akustischen Horner befinden sich
direkt iiber den Schaufelspitzen der zweiten Laufreihe des NGAV und sind mit jeweils dem glei-
chen Abstand zueinander iiber den Umfang verteilt. Mit dieser Anordnung wird sichergestellt,
dass die Laufschaufeln des NGAV im idealen Fall eine iiber den Umfang gleichméfige Anregung
erfahren. UnregelmiBigkeiten stellen sich lediglich aufgrund fertigungsbedingter und elektrischer
Toleranzen der akustischen Anregungseinheiten ein. Diese fithren zu Amplituden- und Phasenab-
weichungen zwischen den von den einzelnen Anregungseinheiten erzeugten akustischen Signalen.
Die Untersuchung und Quantifizierung dieser Abweichungen ist wesentlicher Bestandteil des fol-
genden Abschnitts 7.2. Die Positionierung der Anregungseinheiten direkt iiber der Laufbeschau-
felung ermoglicht, wie in Abschnitt 4.2.2 gezeigt wird, eine direkte und effektive Anregung der
Laufbeschaufelung. Der geringe Abstand zwischen den Hornmiindern und der Laufschaufel, der
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dem Radialspalt der Beschaufelung entspricht, stellt beim Einsatz des akustischen Anregungssys-
tems im NGAV sicher, dass ein moglichst hoher Schalldruck zur Anregung der Laufschaufeln
zur Verfiigung steht. Eine weitere Verringerung des Abstandes zwischen den Hornmiindern und
den Laufschaufeln konnte nur durch nicht ldanger biindig mit der AuBBenkontur des Stromungska-
nals abschlieBende Horner erreicht werden. Stattdessen wiirden die Horner in diesem Fall in den
Stromungskanal hineinragen. Aufgrund der Gefahr eines Anstreifens der Laufschaufeln sowie der
Beeinflussung der Aerodynamik durch die hervorstehenden Horner wird diese Anordnung jedoch
nicht beriicksichtigt.

7.2 Akustische Vermessung der am NGAV eingesetzten
Anregungseinheiten

Die akustische Horngeometrie, die fiir die Versuche am NGAV verwendet wird, ist auf Grundla-
ge der beschriebenen Kriterien und erarbeiteten Erkenntnisse aus Abschnitt 4.1.1 ausgelegt und
in Abbildung 7.2 dargestellt. Analog zu den in Abschnitt 4.1.1 untersuchten Horngeometrien
besteht das verwendete akustische Horn ebenfalls aus drei Abschnitten. Zur Erreichung eines
moglichst hohen Schalldrucks wird eine Variante mit zwei Druckkammerlautsprechern pro Anre-
gungseinheit verwendet. Die Auslegung des fiir die Kombination der beiden akustischen Quellen
notwendigen Y-Stiicks folgt dabei den in Abschnitt 4.1.1 beschriebenen Kriterien. Wie in Ab-
schnitt 4.3 beschrieben, wird jede einzelne akustische Anregungseinheit separat iiber einen Kanal
der Multifunktions-1/O-Karte mit anschlieender Verstirkung iiber einen Verstirker angesteuert.
Aufgrund von elektrischen und fertigungsbedingten Toleranzen sind die akustischen Signale der
einzelnen Anregungseinheiten hinsichtlich Amplitude und Phase nicht identisch, sondern unter-
scheiden sich voneinander. Die Amplitude der anregenden Kraft ist somit iiber den Umfang nicht
homogen, sondern weist Unterschiede von Anregungseinheit zu Anregungseinheit auf. Zur Quan-
tifizierung dieser Unterschiede wird jede Versuchseinheit mit Hilfe eines einfachen Versuchsauf-
baus in einem reflexionsarmen Raum vermessen. Dieser Versuchsaufbau besteht im Wesentlichen
aus einem Tisch mit jeweils einer Aufnahme fiir eine akustische Anregungseinheit und fiir ein Mi-
krofon, das fiir die Erfassung des Schalldrucksignals der zu vermessenden akustischen Anregungs-
einheit bendtigt wird. Die Halterung des Mikrofons ist dabei linear verfahrbar und ist dahingehend
ausgefiihrt, dass der Austritt der akustischen Anregungseinheit und das Mikrofon konzentrisch zu-
einander angeordnet sind. Der beschriebene Versuchsaufbaus ist in Anhang C in Abbildung C.4
dargestellt.

Fiir die akustische Vermessung der Anregungseinheiten wird ein 1/4"-Freifeldmikrofon von Briiel
& Kjar mit einem Dynamikbereich von 59-164dB verwendet. Uber die lineare Verstellvorrich-
tung wird das Mikrofon in einem definierten Abstand von 28mm zum Hornmund positioniert.
Die akustische Vermessung der Anregungseinheiten erfolgt fiir jede einzelne Einheit automati-
siert in dem Frequenzbereich von 600Hz bis 2500Hz mit einer inkrementellen Erhohung der
Frequenz um 1Hz. Die Freifeldkorrektur des verwendeten Messmikrofons ist analog zu den in
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Abschnitt A Abschnitt B Abschnitt C

o ahe e

Y-Stiick Hornmund

Druckkammerlautsprecher

Abbildung 7.2: Horngeometrie der am NGAV verwendeten akustischen Anregungseinheiten

Abschnitt 4.1.1 vorgestellten Messungen im untersuchten Frequenzbereich vernachlédssigbar. Die
Abtastrate bei der Erfassung des Schalldrucks betrigt S0kHz bei einer Sampleanzahl von 10kS
pro Frequenzschritt. Um die Einfliisse und die Toleranzen eindeutig und reproduzierbar bestim-
men zu konnen, wird das fiir die Ansteuerung der Anregungseinheiten benotigte Equipment, wie
beispielsweise der Verstirker und die Verkabelung, den einzelnen Anregungseinheiten zugeord-
net und eine zuordnungsgetreue Verwendung der Komponenten fiir alle folgenden Untersuchun-
gen sichergestellt. Zur Bestimmung der Phase wird ein Referenzsignal, das ebenfalls mit Hilfe
der Multifunktions-I/O-Karte erzeugt wird, simultan erfasst. In Abbildung 7.3 sind die erzeugten
Schalldruckpegel der einzelnen Anregungseinheiten in Abhéangigkeit von der Frequenz dargestellt.
Der Effektivwert der fiir die Ansteuerung der Druckkammerlautsprecher verwendeten Spannung
betrdgt in diesem Fall 50% des maximal zuldssigen Wertes.

Sowohl fiir den frequenzabhingigen Schalldruck als auch fiir die Phase ist zu erkennen, dass
die Abweichungen zwischen den einzelnen Anregungseinheiten gering sind. Ausnahmen bilden
zweil Frequenzbédnder zwischen 1371 Hz und 1549 Hz sowie zwischen 1849 Hz und 2009 Hz, die
starke UnregelméBigkeiten insbesondere im Phasengang aufweisen. In diesen Bereichen befinden
sich Resonanzfrequenzen der fiir die Positionierung des Mikrofons notwendigen Vorrichtung. Auf-
grund der hohen Schalldriicke wird deren Struktur zum Schwingen angeregt. Hierdurch ergibt sich
zum einen eine Uberhshung des Schalldrucks durch den durch die Struktur abgestrahlten Korper-
schall. Zum anderen ist der Phasengang in diesen Frequenzbindern zufillig, da die Position des
Mikrofons wihrend der Schwingung der Struktur variiert. Fiir die weitere Auswertung werden
demnach diese in Abbildung 7.3 mit gestrichelten Linien begrenzten Bereiche nicht beriicksich-
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Abbildung 7.3: Vergleich der Amplitude und der Phase der Schalldrucksignale der einzelnen

akustischen Anregungseinheiten (AAE) in Abhéngigkeit von der Frequenz bei
50% der maximalen Eingangsspannung
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tigt. Fiir alle Anregungseinheiten weisen die Schalldruckverldufe die bereits in Abschnitt 4.1.1
identifizierten Uberhohungen infolge der Resonanzen der Horngeometrie auf. Der fiir die Schwin-
gungsanregung zur Verfiigung stehende Schalldruck ist somit von der Anregungsfrequenz abhin-
gig.

Die Phasendifferenz zwischen dem gemessenen akustischen und dem Referenzsignal nimmt mit
zunehmender Frequenz kontinuierlich zu. Dieses Verhalten ist in der Physik der Akustik begriin-
det. Der Phasenversatz zwischen dem Referenzsignal und dem akustischen Signal an der Messpo-
sition des Mikrofons wird durch den Abstand zwischen den akustischen Anregungseinheiten und
der Position des Mikrofons sowie durch die akustische Wellenldnge bestimmt. Wihrend der Ab-
stand zwischen den akustischen Anregungseinheiten und dem Mikrofon konstant bleibt, nimmt
die Liange der akustischen Welle A mit zunehmender Frequenz ab. Folglich entspricht die Di-
stanz zwischen der akustischer Anregungseinheit und dem Mikrofon einem gréeren Abschnitt
der Wellenlidnge A und somit einer groBeren Phase. Bei einer konstanten Phase des Referenzsi-
gnals miisste demnach der Phasenversatz zwischen den beiden Signalen nach

0 =360 5"~ grer =360 g a.1)
mit ansteigender Frequenz linear zunehmen. In Gleichung 7.1 reprisentiert Ax den Abstand zwi-
schen den Membranen der Lautsprecher und der Messposition des Mikrofons. f ist die Frequenz
des akustischen Signals, a die Schallgeschwindigkeit und @g.f die Phase des Referenzsignals. Wie
in Abbildung 7.3 zu beobachten ist, ist der Anstieg der Phase jedoch nicht linear. Die Abweichung
der Phasenverliufe von einem idealen linearen Verlauf ist auf die Einfliisse der Ubertragungswege
der elektrischen und der akustischen Signale sowie auf den Wandlungsprozess von einem elektri-
schen in ein akustisches Signal durch die Membranen der Lautsprecher zuriickzufiihren.

Wird der Effektivwert der Spannungsversorgung der Druckkammerlautsprecher auf 75% des ma-
ximal zulédssigen Wertes erhoht, ergeben sich die in Abbildung 7.4 dargestellten Schalldruckpegel.
Im Gegensatz zu der akustischen Vermessung bei 50% des maximalen Effektivwertes sind auf-
grund des erhohten Schalldrucks in diesem Fall drei Frequenzbinder, in denen Resonanzen der
Vorrichtung zur Aufnahme des Mikrofons auftreten, zu beobachten. Diese Bereiche ausgenom-
men, lassen sich auch fiir diesen Betriebspunkt des akustischen Anregungssystems nur geringe
Abweichungen hinsichtlich des Schalldruckpegels und der Phase zwischen den einzelnen Anre-
gungseinheiten feststellen. Im Vergleich zu der Ansteuerung mit 50% des maximalen Effektivwer-
tes kann eine Erhohung des fiir die akustische Anregung zur Verfiigung stehenden Schalldruck-
pegels iiber den gesamten Frequenzbereich festgestellt werden. Der Verlauf der Phase ist unter
Vernachlédssigung der Resonanzen nahezu identisch.

Um die Abweichungen zwischen den einzelnen Anregungseinheiten fiir beide Betriebspunkte zu
quantifizieren, wird die frequenzabhédngige Standardabweichung des Schalldruckpegels und der
Phase gebildet. Sowohl die Mittel- als auch die maximalen Werte der Standardabweichung sind
in Tabelle 7.1 zusammengefasst. Acff max bezeichnet in diesem Fall den Effektivwert der maximal
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Abbildung 7.4: Vergleich der Amplitude und der Phase der Schalldrucksignale der einzelnen
akustischen Anregungseinheiten (AAE) in Abhéngigkeit von der Frequenz bei
75% der maximalen Eingangsspannung
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zuldssigen Steuerspannung. Zusétzlich zu den beiden untersuchten Betriebspunkten wird die Re-
produzierbarkeit der Vermessung der akustischen Anregungseinheiten untersucht. Hierfiir wird die
Vermessung einer einzelnen Anregungseinheit insgesamt fiinfmal wiederholt. AnschlieBend wird
die Standardabweichung der Wiederholungen gebildet. Die Werte der auf Grundlage der Wieder-
holungsmessung gebildeten Standardabweichung sind ebenfalls in Tabelle 7.1 hinterlegt. Die in
dieser Tabelle zusammengefassten Werte bestitigen den ersten Eindruck, dass die Abweichungen
zwischen den einzelnen Anregungseinheiten in den Abbildungen 7.3 und 7.4 gering sind. Die fiir
die beiden untersuchten Betriebspunkte gemessenen Unterschiede sind im schlechtesten Fall um
einen Faktor von 2,17 hoher als die erreichbare Reproduzierbarkeit der Messungen. Die Erhohun-
gen der maximalen Abweichungen der erzeugten Schalldruckpegel sind fiir beide Betriebspunkte
gegeniiber dem auf Basis der Wiederholungsmessungen berechneten Wert gering.

Die grofiten Abweichungen werden fiir die Phase festgestellt. Im Vergleich zu dem Schalldruck-
pegel, weist jedoch die Phase bereits im Rahmen der Wiederholungsmessungen gro3ere absolute
Werte sowohl fiir die mittlere als auch fiir die maximale Standardabweichung auf. Dies ist in ei-
nem gegeniiber dem Schalldruckpegel gro3eren Fehler begriindet, mit dem die Messung der Phase
behaftet ist. Dieser Messfehler fiihrt dazu, dass die Reproduzierbarkeit der gemessenen Phase ge-
geniiber dem gemessenen Schalldruckpegel geringer ist und somit die Abweichungen der Phase
zwischen den einzelnen Anregungseinheiten hoher sind.

Basierend auf den in Tabelle 7.1 zusammengefassten Ergebnissen ist der fiir die Schwingungsanre-
gung zur Verfiigung stehende Schalldruckpegel fiir jede einzelne Anregungseinheit mit +0,27dB
bei einem Konfidenzintervall von 95% nahezu identisch. Dies gilt sowohl fiir eine Spannungsver-
sorgung der akustischen Anregungseinheiten mit 50% als auch mit 75% der maximalen effektiven
Spannung.

GroBere Unterschiede werden fiir die Phasenlage gemessen. Den Einfluss einer nicht identischen
und somit ,,verstimmten* Phasenlage auf das erzeugte akustische Feld zeigt Tapken (2010). Wie
bereits in Abschnitt 2.3 beschrieben, fiihrt eine Verstimmung der Phasenlage zu sogenannten

Tabelle 7.1: Mittlere und maximale Standardabweichung des Schalldruckpegels und der Phase
fiir verschiedene Versuchsreihen

Messreihe Betrachtete Mittlere Standard- | Maximale Standard-
Grolle abweichung abweichung
Schalldruckpegel 0,14dB 0,28 dB
S0% von Aetf.max Phase 1,56° 3,62°
Schalldruckpegel 0,14dB 0,29dB
75% Von Actt.max Phase 1,60° 477°
Schalldruckpegel 0,07dB 0,21dB

Wiederholungsmessungen Phase 0.86° 2.20°
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Spillover-Moden. Fiir akustische Systeme, die zur aktiven Reduzierung von Schallemissionen ein-
gesetzt werden, ist die Erzeugung von Spillover-Moden ein unerwiinschter Nebeneffekt. Im Ge-
gensatz dazu kann ein Storeinfluss der Spillover-Moden auf die akustische Anregung von Schaufel-
schwingungen im rotierenden System ausgeschlossen werden, denn wie in Abschnitt 7.4 gezeigt
wird, trigt jeweils nur eine akustische Mode zur Anregung der Schaufelschwingung bei. Weite-
re akustische Moden existieren zwar, beeinflussen die angeregte Schaufelschwingungsamplitude
jedoch nicht. Auf eine nach Tapken (2010) als sehr aufwéndig eingeschitzte Kalibrierung zur
Reduzierung angeregter Spillover-Moden wird daher verzichtet.

7.3 Potential und Grenzen der akustischen
Schaufelschwingungsanregung im rotierenden System

Die Erfassung der Schaufelschwingungen erfolgt im Rahmen der Erprobung und Optimierung des
entwickelten akustischen Anregungssystems am NGAV mit Hilfe des in Abschnitt 5.1 beschriebe-
nen optischen Tip-Timings. Ein wesentlicher Vorteil des Tip-Timing ist die Erfassung der Schwin-
gungsantwort jeder einzelnen Schaufel. Tip-Timing ist daher besonders fiir die Charakterisierung
des Systemverhaltens der gesamten Laufreihe geeignet.

Allen Untersuchungen am NGAV liegt der in Abbildung 7.5 dargestellte Versuchsaufbau zu Grun-
de. Die axiale Position der Tip-Timing Sonden kann je nachdem, welche Eigenmode der Lauf-
beschaufelung angeregt und untersucht werden soll, zwischen einer Position nahe der Vorderkan-
te und einer Position nahe der Hinterkante der Laufbeschaufelung variiert werden. Im Rahmen
der im Folgenden vorgestellten Untersuchungen ist die Laufbeschaufelung zunichst in der Ndhe
der Hinterkante instrumentiert. Diese axiale Messposition stellt eine hohe Sensitivitit des Tip-
Timing-Systems gegeniiber den Eigenmoden sicher, die eine hohe Auslenkung der Schaufelspitze
im Bereich der Hinterkante aufweisen. Nach der numerischen Modalanalyse sind dies fiir die Be-
trachtung der ersten sechs Eigenmoden die erste, die dritte, die fiinfte und die sechste Eigenmode
(vgl. Abbildung 5.7). Alle acht Sonden des Tip-Timing-Systems befinden sich an derselben axia-
len Position, sodass sich mit acht Messwerten pro Umdrehung des NGAV eine hohe Datendichte
und auf Grundlage der in Kapitel 6 vorgestellten Ergebnisse eine hohe Messgenauigkeit der mit
dem Tip-Timing-System gemessenen Schwingungsamplitude von 0,97 £ 0,07 bei einem Konfi-
denzintervall von 95% ergibt. Die Messgenauigkeit ist in diesem Fall als Verhiltnis der Schwin-
gungsamplitude, die mit dem Tip-Timing-System gemessen wird, zu der mit Hilfe eines DMS
gemessenen Schwingungsamplitude definiert.

Die akustische Anregung lésst sich im Wesentlichen durch drei Parameter steuern. Neben der Am-
plitude und der Frequenz des erzeugten Schalldrucks lisst sich die Phase der Steuersignale der
einzelnen Anregungseinheiten vorgeben. Fiir die im Folgenden vorgestellten Ergebnisse erfolgt
die Ansteuerung der einzelnen Anregungseinheiten gleichphasig, das heifit die Phase des Steuer-
signals ist fiir jede Anregungseinheit identisch.
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Tip-Timing Sonden Akustische Anregungseinheiten

Beruhigungskammer NGAV Abstromgehduse

Abbildung 7.5: Versuchsaufbau am Niedergeschwindigkeitsaxialverdichter (NGAV) fiir die Er-
probung und Entwicklung des akustischen Anregungssystems

Um die Resonanzen der Laufbeschaufelung bei akustischer Anregung und bei verschiedenen Dreh-
zahlen zu bestimmen, wird zunidchst systematisch die Anregungsfrequenz variiert. Die Variation
erfolgt zwischen 300 und 3000Hz mit einer Schrittweite von 1 Hz unter Verwendung der in der
Steuerung des akustischen Anregungssystems integrierten Sweep-Funktion. Simultan zur Varia-
tion der Anregungsfrequenz wird die Schwingungsantwort der Laufschaufeln mit Hilfe des Tip-
Timing-Systems erfasst. Die Auswertung der Schwingungssignale der Schaufeln fiihrt anschlie-
Bend auf die in Abhingigkeit von der Anregungsfrequenz auftretenden Resonanzen. Die mit der
beschriebenen Vorgehensweise bestimmten Resonanzbedingungen sind fiir die erste Biegemode
der Laufschaufel in Abhéngigkeit von der Drehzahl in Tabelle 7.2 zusammengefasst. fs bezeichnet
dabei die Schwingfrequenz der Schaufeln wihrend faas die Frequenz der akustischen Anregung
reprisentiert. Es zeigt sich, dass eine Vielzahl von Anregungsfrequenzen fiir die Anregung der
ersten Biegemode zur Verfiigung steht. Dabei weichen die akustische Anregungsfrequenz und die
Schwingfrequenz der Schaufel zum Teil deutlich voneinander ab. Der physikalische Hintergrund,
der dieser Frequenzverschiebung zugrunde liegt, wird im nachfolgenden Abschnitt 7.4 beschrie-
ben.

Die in Tabelle 7.2 hervorgehobenen Resonanzen sollen im Folgenden im Detail untersucht werden.
Hierzu werden die verschiedenen Drehzahlen eingestellt und die Schwingungsamplituden iiber
einen Zeitraum von ca. 30s gemessen. Nach ca. 10s der Messzeit wird das akustische Anregungs-
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Abbildung 7.6: Akustische Anregung der ersten Biegemode (1F) bei verschiedenen Drehzahlen

Schaufel Nr.

Schaufel Nr.



7.3 Akustische Anregung im rotierenden System 97

Tabelle 7.2: Resonanzbedingungen fiir die erste Biegemode der NGAV-Laufschaufeln bei ver-
schiedenen Drehzahlen

Drehzahl Frequenz der Frequenz der akustischen
Schaufelschwingung fs Anregung faas

1028 min~! 346 Hz 758 Hz
355Hz 622 Hz
. 355Hz 888 Hz
2000 min”! 355 Hz 1154 Hz
345Hz 1413 Hz
2900 min~! 360 Hz 1132 Hz
3000 min~! 363 Hz 1163 Hz

system fiir 10 s mit der jeweiligen Anregungsfrequenz eingeschaltet. Die Druckkammerlautspre-
cher der Anregungseinheiten werden dabei mit 75% der maximal zulidssigen Spannung betrieben.

Die Auswertung der Schaufelschwingungssignale erfolgt anschlieBend iiber eine Anndherung der
gemessenen Werte unter Verwendung der Methode der kleinsten Fehlerquadrate. Als Ergebnis
liefert diese Auswertung die Verlidufe der Schaufelschwingungsamplituden bei einer vorgegebe-
nen Frequenz (Schwingfrequenz der Schaufeln) mit einer Datendichte von einem Messwert pro
Umdrehung. Alle im Folgenden vorgestellten Messergebnisse sind mit der axialen Sehnenlinge
cax der Laufschaufel des NGAV normiert. Weiterhin sind alle Schwingungsamplituden als Wert
zwischen dem Mittelwert der Schwingung und der minimalen beziehungsweise maximalen Aus-
lenkung der Schwingung angegeben (0-to-peak).

Einen Uberblick iiber die bei den verschiedenen Drehzahlen gemessenen Schaufelschwingungs-
amplituden gibt Abbildung 7.6. In dieser Abbildung ist die Schwingungsamplitude jeder einzel-
nen Schaufel in Abhingigkeit von der Zeit dargestellt. Anhand der Auswertung der Messdaten
wird ein Messwert pro Umdrehung des Rotors bestimmt. Die in Abbildung 7.6 vorgestellten Mes-
sergebnisse belegen die Einsetzbarkeit der akustischen Anregung im rotierenden System, denn
unabhingig von der Drehzahl werden die Schaufeln bei aktivem akustischem Anregungssystem
zum Schwingen angeregt.

Die Schwingungsamplituden der Schaufeln sind dabei sowohl fiir die verschiedenen Drehzahlen
als auch fiir die einzelnen Schaufeln bei einer konstanten Drehzahl unterschiedlich. Diese bei ver-
schiedenen Drehzahlen sowie bei einer konstanten Drehzahl zu beobachten Unterschiede basieren
auf verschiedenen Effekten:

1. Einer der Einfliisse, die zu unterschiedlichen Schwingungsamplituden bei verschiedenen
Drehzahlen fiihren, ist der Betrag der anregenden akustischen Kraft. Fiir eine definierte Fre-
quenz durchléduft jede Schaufel pro Umdrehung das gleiche Schallfeld und erfahrt somit die
gleiche Anregungskraft. Um die Schaufeln bei unterschiedlichen Drehzahlen anregen zu
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. Die hochsten Schwingungsamplituden lassen sich fiir 2000 min™

konnen, muss jedoch die Anregungsfrequenz angepasst werden. Wie die Untersuchungen
in Abschnitt 7.2 zeigen, ist bei einer konstanten Spannungsversorgung der Druckkammer-
lautsprecher der erzeugte Schalldruckpegel fiir verschiedene Frequenzen unterschiedlich
hoch. Dieser Einfluss resultiert aus dem charakteristischen von der Frequenz abhingigen
Ubertragungsverhalten der Horngeometrie der akustischen Anregungseinheiten (siehe Ab-
bildung 7.4). Die anregende Kraft und darauf aufbauend die Amplituden der angeregten
Schaufelschwingungen variieren somit aufgrund der Funktionsweise der akustischen Anre-
gung in Abhéngigkeit von der Drehzahl.

. Einer der Einfliisse, die zu unterschiedlichen Schwingungsamplituden zwischen den einzel-

nen Schaufeln bei einer konstanten Drehzahl fithren, sind die unterschiedlichen mechani-
sche Eigenschaften der angeregten Schaufeln. Die Unterschiede resultieren einerseits aus
den Toleranzen im Herstellungsprozess der einzelnen Schaufeln sowie aus Materialimper-
fektionen. Anderseits fiihrt die in Abschnitt 5.2 beschriebene und in Abbildung 5.6 darge-
stellte konstruktive Umsetzung der Verbindung zwischen dem Schaufelfull und der Rotor-
scheibe zu unterschiedlichen Fiigestellendimpfungen in diesem Bereich. Als Resultat der
beschriebenen Verstimmung der Fiigestellenddampfungen und der durch den Fertigungspro-
zess verursachten Verstimmung der mechanischen Eigenschaften unterscheiden sich sowohl
die Eigenfrequenzen der einzelnen Schaufeln (siehe Gleichung 3.22) als auch die sich bei
Resonanz einstellende Amplitude (siehe Gleichung 3.23).

. Bei der akustischen Anregung wird jeweils eine diskrete Anregungsfrequenz vorgegeben,

die die Schaufeln zum Schwingen anregt. Wie im vorherigen Aufzihlungspunkt beschrie-
ben, sind die Eigenfrequenzen der angeregten Schaufeln unterschiedlich. Die Schaufeln ant-
worten daher bei Anregung mit einer definierten Anregungsfrequenz mit unterschiedlichen
Schwingungsamplituden.

! erreichen (siche Abbil-

dung 7.6). Weiterhin werden fiir Drehzahlen hoher als 2000 min~! die Unterschiede zwi-
schen den Schwingungsantworten der einzelnen Schaufeln geringer. Bei einer Drehzahl von
1028 min~! betriigt die Varianz der gemittelten Schwingungsamplitude der 30 Laufschau-
feln +0,0172 mm, wihrend sich dieser Wert fiir 2900 und 3000 min~! auf +0,0169 mm
bzw. +0,0139 mm reduziert. Eine mogliche Erkldrung hierfiir sind die sich mit steigender
Drehzahl idndernden Einspannbedingungen der NGAV-Laufschaufeln. Wie bereits in Ab-
schnitt 5.2 beschrieben, kann bei der Konstruktion der Schaufel-Scheibe-Verbindung des
NGAV nicht von einer definierten fiir alle Laufschaufeln einheitlichen Einspannbedingung
ausgegangen werden. Die mit zunehmender Drehzahl ansteigende Fliehkraft konnte jedoch
die Unterschiede in der Einspannung reduzieren, wie im Folgenden erlidutert wird: Die Flieh-
kraft wirkt auf die Laufschaufeln. Die Kontaktkraft zwischen den Schaufelfiilen und den
Halteringen steigt mit zunehmender Drehzahl aufgrund der ebenfalls ansteigenden Flieh-
kraft an. Die hoheren Kontaktkrifte konnten zu einer Angleichung der Einspannbedingun-
gen der Laufschaufeln fithren. Die Variation der Steifigkeit und der Ddmpfung zwischen
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den einzelnen Schaufeln wéren in diesem Fall geringer. Beide Parameter beeinflussen die
Eigenfrequenzen der Schaufeln, weshalb auch die Variation der Schaufeleigenfrequenzen
abnehmen wiirde. Folglich wiren die Unterschiede zwischen den Schwingungsantworten
der einzelnen Schaufeln bei Anregung mit einer diskreten Frequenz, wie im Experiment
beobachtet, geringer. Die im zweiten Aufzdhlungspunkt angefiihrte ,,Verstimmung* der me-
chanischen Eigenschaften der Beschaufelung beziehungsweise deren Anderung kénnte dem-
nach ebenfalls einen Einfluss auf die anregbare Schwingungsamplitude bei unterschied-
lichen Drehzahlen haben. Um diese These zu belegen, miissten weitere Untersuchungen
durchgefiihrt werden, in denen die Verstimmung der Schaufeleigenfrequenzen in Abhéngig-
keit von der Drehzahl bestimmt wird. Solche Untersuchungen sind jedoch nicht Bestandteil
dieser Arbeit.

Die bei akustischer Anregung und bei verschiedenen Drehzahlen gemessenen Schaufelschwingun-
gen belegen die Einsetzbarkeit des akustischen Systems zur Anregung von Schaufelschwingungen
im rotierenden System. Alle bis hierher gezeigten Ergebnisse basieren ausschlieBlich auf der Anre-
gung der ersten Biegemode der Beschaufelung. Fiir die Charakterisierung des aeroelastischen Ver-
haltens einer Beschaufelung ist jedoch die Moglichkeit zur Anregung weiterer Schwingungsmo-
den wiinschenswert. Analog zum Vorgehen der Identifikation und Anregung der ersten Biegemode
der Laufbeschaufelung kann fiir die erste Torsionsmode der Laufbeschaufelung die Erfiillung der
Resonanzbedingung bei 2000 min~!, fs = 1582 Hz und faas = 2114 Hz bestimmt werden. Fiir
den Nachweis der Anregbarkeit der zweiten Biegemode wird die Tip-Timing-Instrumentierung
der zweiten Laufreihe des NGAV zur Vorderkante hin versetzt. Wie Abbildung 5.7 zu entnehmen
ist, sind die groften Auslenkungen der zweiten Biegemode im Bereich der Vorderkante zu erwar-
ten. Der Bereich der Vorderkante stellt demnach den optimalen Bereich zur Erfassung der zweiten
Biegemode dar. Mit der versetzten Tip-Timing-Instrumentierung wird die fiir die Anregung der
zweiten Biegemode der Laufbeschaufelung erforderliche Anregungsfrequenz bei 2900 min~! zu

2110 Hz bestimmt. Die Schaufeln schwingen in diesem Fall mit einer Frequenz von 1335 Hz.

Eine Ubersicht iiber die Schwingungsamplituden fiir den Fall der akustischen Anregung hoherer
Moden ist in Abbildung 7.7 dargestellt. In diesen Fillen werden die akustischen Anregungseinhei-
ten mit der maximal zuldssigen Spannung betrieben. Analog zu der in Abbildung 7.6 dargestellten
Anregung der ersten Biegemode antworten die Schaufeln in Abbildung 7.7 ebenfalls ab Beginn
der Anregung mit einer Schwingung. In diesem Fall schwingen die Schaufeln jedoch in der ersten
Torsions- und in der zweiten Biegemode.

Die hochsten angeregten Schwingungsamplituden der hoheren Moden sind mit 0,064 mm (1T)
und 0,039 mm (2F) jedoch geringer als die der ersten Biegemode mit 0,137 mm (jeweils gemessen
bei n = 2000min~"). Insbesondere fiir die zweite Biegemode kénnen nur kleine Schwingungsam-
plituden mit einem geringem Signal-zu-Rausch Abstand erreicht werden. Dies fiihrt beispielswei-
se fiir Schaufel 9 und Schaufel 30 in Abbildung 7.7 fiir die zweite Biegemode dazu, dass félschli-
cherweise selbst bei inaktiver akustischer Anregung geringe Schwingungsamplituden identifiziert
werden. Der Grund hierfiir ist in der verwendeten Auswertungsmethodik zu finden: Diese nihert
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Abbildung 7.7: Akustische Anregung der ersten Torsions- (1T) und der zweiten Biegemode (2F)

einerseits die auftretenden Schwingungsamplituden anhand der Methode der kleinsten Fehlerqua-
drate an und reduziert anderseits den Rauschanteil des Messsignals durch die Korrektur anhand
eines Messpunktes, in dem keine Schwingungen der Schaufeln auftreten (siehe Anhang D). Ein
geringer Signal-zu-Rausch Abstand stort sowohl die Anndherung der Schwingungsamplituden
anhand der Methode der kleinsten Fehlerquadrate als auch die Korrektur des Rauschanteils da-
hingehend, dass der fiir Schaufel 9 und Schaufel 30 beschriebene Auswertungsfehler auftreten
kann.

Fiir die geringen gemessenen Schwingungsamplituden hoherer Schwingungsmoden gibt es meh-
rere Griinde. So sind die Bereiche, in denen groB3e Schwingungsamplituden vorhergesagt werden,
fiir die erste Torsions- und die zweite Biegemode im Bereich der Vorder- beziehungsweise Hin-
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Tabelle 7.3: Bei den verschiedenen Anregungsfrequenzen zur Verfiigung stehender Schalldruck-
pegel pro akustische Anregungseinheit bei 75% der maximalen Spannung

Angeregte Mode Drehzahl Anregungsfrequenz | Schalldruckpegel pro
faas Anregungseinheit
1028 min ! 758 Hz 152,7dB
622 Hz 144,4dB
) 888 Hz 155,2dB
1. Biegemode (1F) 2000 min™! 1154 Hz 155,2dB
1413 Hz 157,7dB
2900 min ! 1132 Hz 156,2 dB
3000 min~! 1163 Hz 154,8 dB
2. Biegemode (2F) 2900 min ! 2110Hz 165,7dB
1. Torsionsmode (1T) 2000 min ! 2114 Hz 165,6 dB

terkante lokalisiert (siehe Abbildung 7.7). Aufgrund der grolen Gradienten in den Verlaufen der
Schwingungsamplituden der hoheren Moden im Blattspitzenbereich resultiert demnach schon die
fiir diese Arbeit umgesetzte geringe axiale Verschiebung der Tip-Timing Messposition von 4 mm,
ausgehend von der Profilhinter- beziehungsweise Profilvorderkante in Richtung des Profilschwer-
punkts, in einer geringeren messbaren Schwingungsamplitude. Zusitzlich wird die Kraft, die fiir
die Anregung einer bestimmten Amplitude bendtigt wird, mit zunehmender Modenordnung gro-
Ber. Die Begriindung hierfiir ist in der zunehmend komplexeren Verformung der Struktur fiir hdhe-
re Eigenmoden zu finden. Die modale Steifigkeit und damit auch die fiir eine bestimmte Auslen-
kung benotigte Anregungskraft nimmt aufgrund der komplexeren Verformung mit ansteigender
Modenordnung zu.

Die bei den einzelnen Anregungsfrequenzen zur Verfiigung stehenden Schalldruckpegel sind in
Tabelle 7.3 zusammengefasst. Die Werte basieren auf dem in Abschnitt 7.2 vorgestellten Ver-
suchsaufbau und beziehen sich auf den pro Anregungseinheit erreichbaren Schalldruckpegel. Der
Abstand zwischen dem Mikrofon zur Erfassung des Schalldrucks und dem Hornmund ist in die-
sem Fall so gewdhlt, dass er dem Abstand zwischen dem Hornmund und den Blattspitzen der
im NGAV angeregten Schaufeln entspricht. Es fillt auf, dass fiir die Anregung der hoheren Ei-
genmoden mit ~ 165,7dB im Vergleich zu der Anregung der ersten Biegemode mit 144,4 dB
bis 157,7dB ein deutlich hoherer Schalldruckpegel zur Verfiigung steht. Dennoch ist die infolge
der akustischen Anregung gemessene Schwingungsamplitude aufgrund der oben beschriebenen
Effekte fiir die hoheren Eigenmoden geringer.

Um einen von der Messposition unabhingigen und somit vergleichbaren Wert fiir die akusti-
sche Schaufelschwingungsanregung zu erhalten, werden die gemessenen Schwingungsamplituden
in die wihrend der Schwingung auftretende, maximale Belastung des Schaufelmaterials umge-
rechnet. Der Berechnung der maximalen Belastung wird die Gestaltinderungsenergiehypothese



102 7 Akustische Schwingungsanregung von Turbomaschinenschaufeln

(GEH) zu Grunde gelegt. Diese Hypothese hat sich nach Radaj und Vormwald (2007) fiir Belas-
tungen duktiler Werkstoffe bewéhrt und liefert in Form der von-Mises-Vergleichsspannung einen
skalaren Wert fiir mehrachsige Beanspruchungen. Zur Normierung der berechneten von-Mises-
Vergleichsspannungen wird die Dauerfestigkeit op des NGAV-Laufschaufel-Materials verwendet.
Der in dieser Arbeit verwendete Wert fiir die Dauerfestigkeit wird anhand einer Gewichtung der
Dauerfestigkeit unter Zug mit 60% und der Dauerfestigkeit unter Druck mit 40% festgelegt. Mit
den in Landers und Hardrath (1956) angegebenen Dauerfestigkeiten unter Zug und unter Druck
fiir AIZnMgCul,5 (EN AW-7075) ergibt sich dieser Wert zu 203,9 - 10% Pa. Die fiir die Um-
rechnung der gemessenen Schwingungsamplituden bendtigten Faktoren werden mit Hilfe einer
harmonischen Analyse im Rahmen einer FEM-Simulation bestimmt. Diese numerische Berech-
nungsmethode ermoglicht die Berechnung des Schwingverhaltens einer Struktur unter einer pe-
riodischen Belastung. Sowohl die Frequenz und die Amplitude der Belastung als auch weitere
Randbedingungen wie zum Beispiel die Einspannung der Struktur kénnen hierbei vorgegeben
werden. Um eine moglichst genaue Vorhersage der auftretenden Belastung zu erreichen, wird ei-
ne Netzstudie hinsichtlich der Abhéngigkeit der von-Mises-Vergleichsspannung von der Netzauf-
16sung im Ubergang zwischen dem Schaufelblatt und dem SchaufelfuBl durchgefiihrt. Die Randbe-
dingungen werden dabei aus der in Abschnitt 5.2 vorgestellten Modalanalyse iibernommen. Die
Netzstudie zeigt, dass eine weitere Verfeinerung des bereits fiir die Modalanalyse verwendeten
Netzes und der anschlieBende Vergleich der auf Basis der beiden Netze berechneten von-Mises-
Vergleichsspannungen zu einer Anderung von 0,3% fiihrt. Die riumliche Diskretisierung des fiir
die Modalanalyse verwendeten Netzes ist mit 281.474 Elementen fiir die Berechnung der Span-
nungen demnach hinreichend genau und wird im Folgenden verwendet.

Der Einfluss der Rotorscheibe auf das Schwingverhalten der Schaufeln wird analog zu der in Ab-
schnitt 5.2 vorgestellten Modalanalyse vernachlissigt. Diese Annahme griindet sich zum einen
auf die im Ubergang zwischen dem Schaufelfuf und der Rotorscheibe wirkenden Fiigestellen-
dimpfung. Bedingt durch die am NGAV umgesetzte Konstruktion (sieche Abschnitt 5.2) und der
im Vergleich zu realen Kraftwerksturbinen geringeren Fliehkraft, die auf die Laufschaufeln wirkt,
ist an dieser Stelle ein hoherer Dampfungswert zu erwarten, als beispielsweise fiir eine Steckver-
bindung mit Tannenbaumfuf in realen Gas- oder Dampfturbinen iiblich. Zum anderen weisen die
Schaufeln gegeniiber der Scheibe eine geringe Steifigkeit auf, sodass insgesamt von einer zu ver-
nachléssigenden Kopplung zwischen den Schaufeln iiber die Scheibe ausgegangen werden kann.
Zur Bestidtigung dieser Annahme wird eine zyklische Modalanalyse durchgefiihrt, die den Einfluss
der Scheibe auf die Eigenfrequenz der ersten Biegemode der Laufschaufeln beriicksichtigt. Die
Berechnungen zeigen, dass lediglich fiir die Knotendurchmesser -2 bis +2 ein Einfluss der Scheibe
existiert. Die Annahme der Vernachlédssigung des Einflusses der Scheibe ist somit fiir den GroBteil
der in dieser Arbeit vorgestellten Ergebnisse giiltig und dient weiterhin einer Modellierung, die so
einfach ist, dass eine harmonische Analyse inklusive einer Modalanalyse im vorliegenden Fall in-
nerhalb von 19,5 Minuten auf einem modernen Quad-Core Arbeitsplatzrechner mit 16 GB RAM
und 64-bit Betriebssystem berechnet werden kann.

Wie eingangs erwihnt erfolgt die Bestimmung der Umrechnungsfaktoren zwischen der gemes-
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senen Schwingungsamplitude und der auftretenden von-Mises-Vergleichsspannung anhand einer
harmonischen Analyse. Zur Anregung der Struktur in ihrer jeweiligen Eigenfrequenz wird ei-
ne harmonische Kraft, die je nach Schwingform an der Vorder- oder Hinterkante der Blattspit-
ze angreift, simuliert. Der fiir die harmonische Analyse angenommene Dimpfungsgrad betrigt
1%o. Die in dieser Arbeit angeregten Schwingungsamplituden bewegen sich im linearen Bereich.
Dass heiflit, dass ein von der Schwingungsamplitude unabhédngiger, modaler Umrechnungsfak-
tor zwischen den gemessenen Schwingungsamplituden und den dabei auftretenden von-Mises-
Vergleichsspannungen bestimmt werden kann. Anhand dieses Umrechnungsfaktors wird zunéchst
die gemessene Schwingungsamplitude in die wéhrend der Schwingung auftretende von-Mises-
Vergleichsspannung umgerechnet. Diese wird anschlieBend mit dem auf Seite 102 angegebenen
Wert fiir die Dauerfestigkeit op normiert. Die nach diesem Vorgehen berechneten Belastungszu-
stande sind fiir alle bis hierhin vorgestellten Ergebnisse in Tabelle 7.4 zusammengefasst.

Die hochsten Belastungszustinde lassen sich fiir die erste Biegemode bei 2000 min~! und ei-
ner Anregungsfrequenz von 888Hz und fiir die erste Torsionsmode bei 2000 min~! erreichen.
Die Belastung der Laufschaufel bei akustischer Anregung der zweiten Biegemode liegt im Ver-
gleich zu den fiir die erste Biege- und die erste Torsionsmode genannten maximalen Werten auf
einem geringen Niveau. Potential zur Steigerung der anregbaren Amplituden ergibt sich durch das
Ubertragungsverhalten der akustischen Anregungseinheiten (sieche Abbildung 7.4). So kann durch
die Abstimmung der frequenzabhéngigen Maxima mit den jeweiligen Anregungsfrequenzen ein
Optimum hinsichtlich des fiir die Anregung zur Verfiigung stehenden Schalldrucks erreicht wer-
den. Weiterhin reduziert nach Gleichung 3.23 die durch die Schaufel-Scheibe-Verbindung des
NGAV und durch die geringe Fliehkraft bedingte hohe mechanische Dampfung die in der NGAV-

Tabelle 7.4: Mit der Dauerfestigkeit op normierte Belastungszustinde in Folge der akustischen

Anregung
Uber alle . .
Schaufeln Maximale an einer
Drehzahl Schwing- # ¥ emittelte. mit einzelnen Schaufel
rehza form S AAS gG normi’erte auftretende, mit op
]])3elastung normierte Belastung
1028 min ! IF 346 Hz 758 Hz 0,78% 2,62%
1F 355Hz 622 Hz 0,81% 2,28%
1F 355Hz 888 Hz 1,37% 4,11%
2000 min~! 1F 355Hz 1154 Hz 0,88% 1,93%
1F 345Hz 1413 Hz 0,51% 1,10%
1T 1582 Hz 2114 Hz 0,93% 3,76%
2900 min-1 1F 360 Hz 1132 Hz 1,30% 2,67%
min 2F 1335Hz | 2110Hz 0,45% 1,38%
3000 min ! 1F 363 Hz 1163 Hz 1,26% 2,42%
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Laufbeschaufelung anregbare Schwingungsamplitude. Durch den Einsatz der akustischen Anre-
gung auf einem Priifstand, in dem die Beschaufelung im Vergleich zu dem NGAV eine geringere
Diampfung aufweist, konnten also die erreichbaren Belastungen gesteigert werden.

Die erfolgreiche Erprobung der akustischen Anregung im NGAV belegt die Einsetzbarkeit des
entwickelten akustischen Systems fiir die Anregung von Schaufelschwingungen im rotierenden
System. Neben der ersten Biegemode konnen auch hohere Eigenmoden, das heiflit die zweite
Biegemode und die erste Torsionsmode, gezielt angeregt werden. Die akustische Anregung stellt
somit ein effektives Werkzeug zur Untersuchung des aeroelastischen Verhaltens verschiedener
Schwingfamilien dar.

Eine Schwingfamilie umfasst hierbei alle Schwingformen einer bestimmten Eigenmode einer Tur-
bomaschinenschaufel. Wie in Abschnitt 3.2.1 beschrieben, existieren aufgrund der zyklischen
Symmetrie einer Schaufelreihe in Turbomaschinen mehrere Schwingformen, die ein und dieselbe
Eigenmode einer Schaufel beinhalten. Der wesentliche Unterschied dieser Schwingformen ist die
Anzahl der Knotendurchmesser, mit der die Schaufelreihe schwingt. Fiir die NGAV-Laufbeschau-
felung existieren aufgrund der Schaufelanzahl von N = 30, 30 verschiedene Schwingformen, die
in einer Schwingfamilie zusammengefasst werden.

7.4 Physikalische Zusammenhange bei akustischer
Schaufelschwingungsanregung im rotierenden System

Die im vorherigen Abschnitt vorgestellte Variation der Frequenz der akustischen Anregung zeigt,
dass eine Vielzahl von Resonanzen bei verschiedenen Anregungsfrequenzen existiert. Je nach
Resonanzstelle ist ein Faktor zwischen Anregungs- und Schwingfrequenz von 1,34 bis 4,1 zu beo-
bachten. Eine Frequenzverschiebung in dieser Grof3e ist nicht allein durch den aus der Rotation des
Rotors resultierenden Doppler-Effekt zu erkldren, wie die nachfolgenden Ausfithrungen zeigen.

Nach Veit (2012) kann der Faktor, der sich aufgrund des Doppler-Effektes zwischen der akusti-
schen Anregungsfrequenz faas und der Frequenz des auf die rotierenden Schaufeln wirkenden
Schalldrucks faass ergibt, nach

faas 1 1 (7.2)

faass  (1-%) (1 —Mag)

berechnet werden. Das akustische Anregungssystem wird hierbei als stationdre Quelle und die
rotierende Laufschaufel als bewegter Beobachter angenommen. Nach der Theorie der fremderreg-
ten Schwingungen sind die Anregungsfrequenz im rotierenden System und die Schwingfrequenz
der Schaufeln fg identisch, wie im anschlieBenden Absatz im Detail erldutert wird. Der kleinste
Faktor fiir faas/faas.s betriagt im Experiment 1,34 bei n = 2000 min~'. Dabei wird vorausgesetzt,
dass die Schwingfrequenz der rotierenden Schaufeln fg mit der Frequenz des auf die rotierenden
Schaufeln wirkenden Schalldrucks faass tibereinstimmt. Die Giiltigkeit dieser Annahme wird
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im Detail an spiterer Stelle dieses Abschnitts erldutert. Bei einer Drehzahl von n = 2000min !

erreichen die NGAV-Laufschaufeln eine Mach-Zahl von Mag = 0,23. Je nachdem, ob sich die
Schaufeln von der stationidren Quelle weg, oder auf sie zu bewegen, muss Mag mit positivem oder
negativem Vorzeichen in Gleichung 7.2 eingesetzt werden. Fiir diese beiden Fille betragen die
Faktoren aufgrund des Doppler-Effektes zwischen der Anregungsfrequenz im stationiren und der
Anregungsfrequenz im rotierenden System 1,3 beziehungsweise 0,81. Beide Faktoren sind somit
geringer als der kleinste, wihrend der akustischen Anregung beobachtete Wert von 1,34.

Um die im Experiment gemessenen Faktoren von 1,34 bis 4,1 physikalisch herzuleiten, muss
zusitzlich zu der Rotation des Rotors eine weitere aus der Akustik resultierende Geschwindig-
keitskomponente beriicksichtigt werden. Dies wird im Folgenden gezeigt.

Fiir die Herleitung des physikalischen Zusammenhangs zwischen der akustischen Anregung und
dem Schwingverhalten soll zunédchst das Systemverhalten der akustisch angeregten Schwingungs-
zustidnde bestimmt werden. Der Charakterisierung des Systemverhaltens dient der Interblade Pha-
se Angle beziehungsweise der mit dieser Grofe verkniipfte Knotendurchmesser. Fiir die Bestim-
mung dieser Groflen wird der Phasenversatz zwischen den Schwingungen der einzelnen Schaufeln
benotigt. Dieser wird vom Tip-Timing-System erfasst. Fiir die Bestimmung der in den Schwin-
gungszustinden enthaltenen Knotendurchmesser werden die momentanen Amplitudenverteilun-
gen der schwingenden Schaufeln fiir jede Umdrehung ausgewertet. Hierfiir wird angenommen,
dass die Schwingfrequenz fiir alle Schaufeln identisch ist. Diese Annahme griindet sich darauf,
dass die Schwingfrequenz durch die diskrete Frequenz der akustischen Anregung vorgegeben ist.
Obwohl die Eigenfrequenzen der einzelnen Schaufeln, wie in Abschnitt 7.3 beschrieben, nicht
identisch sind, antworten die Schaufeln nach Magnus et al. (2008) bei einer fremderregten Schwin-
gung gemeinsam mit der Erregerfrequenz. Der durch das akustische Anregungssystem erzeugte
Schalldruck stellt fiir die Laufschaufeln eine von aulen aufgeprigte Anregungskraft dar und kann
somit als Erregerkraft einer fremderregten Schwingung interpretiert werden. Dass ausschlieBlich
eine Schwingungsantwort der Schaufeln in der Anregungsfrequenz moglich ist, ist physikalisch
auf die Orthogonalitit trigonometrischer Funktionen zuriickzufiihren. Diese Eigenschaft der trigo-
nometrischen Funktionen ist dafiir verantwortlich, dass die modale Erregung nur dann einen Wert
von groBer Null annimmt, wenn die Schwingfrequenz der Schaufel der Erregerfrequenz entspricht.

Die Auswertung der momentanen Amplitudenverteilungen erfolgt unter Verwendung einer raum-
lichen Fourier-Transformation und liefert sowohl die enthaltenen Knotendurchmesser als auch die
Amplituden der einzelnen Knotendurchmesser im stationdren System. In diesem Fall dient die
Fourier-Transformation nicht zur Uberfiihrung in den Frequenzbereich, sondern kann als Zerle-
gung einer momentanen Amplitudenverteilung in ihre rdumlich periodischen Anteile verstanden
werden. Die Periodenldnge dieser Anteile ist hierbei nicht von einer Frequenz oder der Zeit son-
dern von der Anzahl der Knotendurchmesser abhingig, die den jeweiligen Anteil charakterisiert.
Sie entspricht somit einem bestimmten Bogenabschnitt in Umfangsrichtung und nicht einer defi-
nierten Dauer.

Fiir die Umrechnung der Knotendurchmesser in das Relativsystem der rotierenden Beschaufelung
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wird die im stationdren System iiberlagerte Rotation der Beschaufelung nach Heath und Imre-
gun (1998) herausgerechnet. Die fiir die einzelnen Knotendurchmesser berechneten Amplituden
entsprechen einem Durchschnittswert, der sich als Mittelwert der Schwingungsamplituden aller
Schaufeln ergibt.

Das Ergebnis der Auswertung des Schwingverhaltens der gesamten Schaufelreihe ist fiir die An-
regung der ersten Biegemode bei verschiedenen Drehzahlen in Abbildung 7.8 dargestellt. Gezeigt
sind die mit c,x normierten Traveling Wave Amplituden verschiedener Knotendurchmesser. Die
Datenbasis ist dabei dieselbe, die Abbildung 7.6 zugrunde liegt. Um das Schwingverhalten der
Schaufeln bei den verschiedenen Drehzahlen zu charakterisieren, umfasst Abbildung 7.8 die Am-
plitudenverldufe von jeweils drei verschiedenen Knotendurchmessern. Die erste in der jeweiligen
Legende aufgefiihrte Komponente reprédsentiert den Knotendurchmesser mit den grof3ten gemesse-
nen Amplituden und kann daher als wesentliches Charakteristikum des analysierten Schwingungs-
zustandes interpretiert werden. Aufgrund der Verstimmung der Beschaufelung ist die Schwingung
jedoch nicht auf einen einzelnen Knotendurchmesser begrenzt. Vielmehr setzt sich die Schwin-
gung aus verschiedenen Knotendurchmessern mit unterschiedlichen Amplituden zusammen. Auf-
grund dessen sind zur genaueren Charakterisierung zwei weitere Knotendurchmesser dargestellt,
die die obere und die untere Begrenzung der Amplitudenverldufe der zusitzlich zur Hauptkom-
ponente enthaltenen Knotendurchmesser reprisentieren. Wie die Analyse des Schwingverhaltens
hinsichtlich der dominanten Knotendurchmesser zeigt, sind die Schwingungen unabhéngig von
der Drehzahl durch eine riickwirtslaufende Wellenbewegung charakterisiert, die anhand des nega-
tiven Vorzeichens des Knotendurchmessers erkannt werden kann.

Der Vergleich zwischen den bei verschiedenen Drehzahlen angeregten Schwingungen ergibt, dass
sich die Hauptkomponente der gemessenen Knotendurchmesser nur fiir die akustische Anregung
bei 1028 min~! von -14 auf -6 idndert. Die Ursache fiir dieses Verhalten ist in der Physik der
akustischen Anregung begriindet. Ein wichtiger Einflussfaktor sowohl fiir das Schwingverhalten
als auch fiir die Frequenzverschiebung zwischen der akustischen Anregungsfrequenz und der
Schwingfrequenz der Schaufel ist die Schalldruckverteilung der fiir die Anregung der Schaufel-
schwingung verantwortlichen akustischen Mode. Eine fiir die Vermessung des akustischen Fel-
des und somit fiir die Charakterisierung der akustischen Anregung geeignete Methode ist die
Azimuthalmoden-Zerlegung (engl. Azimuthal Mode Decomposition). Fiir die Erfassung der radia-
len Komponente einer akustischen Mode ist die Radialmodenanalyse (RMA) eine iibliche Vorge-
hensweise. Grundlegend fiir beide Verfahren sind jedoch die Signale einer Vielzahl von iiber den
Umfang verteilten und in verschiedenen axialen Ebenen angeordneten instationidren Druckaufneh-
mern oder Mikrofonen, die nicht im Instrumentierungsumfang des NGAV enthalten sind. Auf-
grund dessen sollen alternativ zu einer Azimuthalmoden-Zerlegung im Folgenden die Tip-Timing-
Messungen als Indikator zur Bestimmung derjenigen akustischen Mode verwendet werden, die
fiir die akustische Anregung verantwortlich ist.

Im Allgemeinen ist der Knotendurchmesser, der die Schwingung einer Laufreihe bei fremderreg-
ten Schwingungen charakterisiert, ein Abbild des Musters der Anregung. So wird beispielswei-
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Abbildung 7.8: Mit c,x normierte Traveling Wave Amplituden (Norm. TW Ampl.) der ersten
Biegemode (1F) bei akustischer Anregung und bei verschiedenen Drehzahlen
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Tabelle 7.5: Systemverhalten der Schaufelschwingungen bei akustischer Anregung

Drehzahl Schwing- fs fAAS Knoten- Norm. TW Ampl.
form durchmesser | (gemittelt) (- 1073)
1028 min~! IF 346 Hz 758 Hz -6 0,53
IF 355Hz 622 Hz 8 0,54
IF 355Hz 888 Hz -14 0,92
2000 min~! 1F 355Hz 1154 Hz -6 0,59
IF 345Hz 1413 Hz 2 0,34
IT 1582 Hz 2114 Hz -14 0,26
. IF 360 Hz 1132 Hz -14 0,87
2900 min OF 1335Hz | 2110Hz 14 0,13
3000 min ! IF 363 Hz 1163 Hz -14 0,84

se der Knotendurchmesser bei fremderregten Schwingungen infolge von Diisenerregung durch
die Schaufelanzahl der stromauf liegenden Schaufelreihe bestimmt. Wie in Abschnitt 3.1 fiir
die Schallausbreitung in Ringkanélen gezeigt wird, breitet sich der Schall in Form von Moden
aus, deren Schalldruckverteilung in Umfangsrichtung durch die azimuthale Ordnung m charak-
terisiert ist. Unter der zuvor beschriebenen idealisierten Annahme, dass der Knotendurchmesser
der Schwingung ein Abbild der Anregung, also der azimuthalen Ordnung der fiir die Anregung
der Schaufelschwingung verantwortlichen Mode ist, kann auf die azimuthale Ordnung der anre-
genden akustischen Mode geschlossen werden. Zur Uberpriifung dieser These sollen neben den
in Abbildung 7.8 dargestellten Ergebnissen auch alle weiteren Resonanzen beriicksichtigt wer-
den, die im Rahmen dieser Arbeit bei einer gleichphasigen Anregung identifiziert werden konnten
(siehe Tabelle 7.4). Einen Uberblick iiber die wesentlichen Ergebnisse der Auswertung des Sys-
temverhaltens der verschiedenen Resonanzen gibt Tabelle 7.5.

Ausgehend von der akustischen Anregung bei 1028 min~! ergeben sich fiir die azimuthale Ord-
nung der anregenden akustischen Mode verschiedene Moglichkeiten. Die dabei naheliegendste
Moglichkeit ist m = —6. Das Vorzeichen gibt dabei die Drehrichtung der akustischen Mode in
Umfangsrichtung im Absolutsystem an. Ein negatives Vorzeichen bedeutet in diesem Fall eine
Rotation der akustischen Mode gegen den Uhrzeigersinn bei einer Blickrichtung in Richtung der
Stromung. Bei gleicher Blickrichtung rotiert der NGAV mit dem Uhrzeigersinn, sodass bei negati-
ven azimuthalen Ordnungen die Rotationsrichtungen der akustischen Mode und des NGAV entge-
gengesetzt sind. Bedingt durch den Aliasing-Effekt existieren eine Vielzahl weiterer akustischer
Moden, die in der Lage sind, eine Schwingung mit einem Knotendurchmesser von -6 anzuregen.
Der Effekt der Unterabtastung (Aliasing) kommt durch die diskrete Abtastung des Anregungsmus-
ters zustande. Durch die begrenzte Anzahl der Schaufeln, die fiir den NGAV N = 30 betridgt, ist
die Abtastrate, mit der die Rotorbeschaufelung in der Lage ist, das Anregungssignal abzutasten,
begrenzt. Der aus der Sensorik stammende Terminus der Abtastung ist in diesem Zusammenhang
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Abbildung 7.9: Angeregter Knotendurchmesser in Abhingigkeit von der Erregerordnung

eigentlich nicht korrekt, da es sich bei den NGAV-Laufschaufeln um keine Sensoren handelt. Auf-
grund der Analogie zwischen einem Sensor, dessen Aufgabe es ist, ein Signal abzutasten, und den
NGAV-Laufschaufeln, die bei der akustischen Anregung das akustische Feld ebenfalls abtasten,
wird dieser Terminus aber dennoch verwendet.

Nach dem Nyquist-Shannon-Abtasttheorem ergibt sich bei N = 30 eine maximal auflésbare azi-
muthale Modenordnung von m = 15 beziehungsweise m = —15. Wird der Betrag der azimuthalen
Modenordnung groBer als 15, resultiert eine Unterabtastung des Anregungssignals durch die Lauf-
beschaufelung. Zum einen hat dies einen Vorzeichenwechsel der angeregten wandernden Wellen-
bewegung zur Folge. Zum anderen nimmt der angeregte Knotendurchmesser ND mit zunehmen-
der Modenordnung m ab. Der Zusammenhang zwischen der Erregerordnung einer Anregung, der
azimuthalen Modenordnung m und dem resultierenden Knotendurchmesser ND fiir N = 30 ist
in Abbildung 7.9 dargestellt. Wie in dieser Abbildung verdeutlicht, ist zusdtzlich zu einer akusti-
schen Mode mit m = —6 auch die akustischen Mode, die durch m = 24 charakterisiert ist, in der
Lage eine Schwingung mit ND = —6 anzuregen. Das in Abbildung 7.9 dargestellte Diagramm
lasst sich auf der Ordinate sowohl in die negative als auch in die positive Richtung beliebig er-
weitern. In der Theorie ergibt sich somit eine unendlich groe Anzahl an Moglichkeiten fiir die
azimuthale Modenordnung der anregenden akustischen Mode. Zur Uberpriifung der aufgestellten
These des Zusammenhangs zwischen ND und m sowie zur eindeutigen Bestimmung der azimutha-
len Ordnung der anregenden akustischen Mode wird im Folgenden die Verschiebung zwischen der
akustischen Anregungsfrequenz und der Schwingfrequenz der Schaufeln verwendet.

Nach der Theorie der fremderregten Schwingung entspricht die Frequenz einer Schwingung der
Frequenz der anregenden Kraft. Fiir den Fall der akustischen Anregung im rotierenden System
bedeutet dies, dass die Frequenz des Schalldrucks, der auf die Rotorschaufeln wirkt, mit der
Schwingfrequenz der Beschaufelung iibereinstimmt. Um die Frequenz des Schalls von seinem
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Erzeugungsort, dem ortsfesten System des Gehéuses, in das Relativsystem des Rotors umrechnen
zu konnen, wird nach Petry (2011) neben der Rotationsgeschwindigkeit des Rotors die Gruppen-
geschwindigkeit des akustischen Feldes benotigt. Fiir den Fall, dass nur eine einzelne akustische
Mode betrachtet wird, entspricht die Gruppengeschwindigkeit der Phasengeschwindigkeit der be-
trachteten Mode und kann nach

2 2n
Ophase = 7 = - = — = (7.3)
!

berechnet werden. Die Phasengeschwindigkeit ist durch den Quotienten zwischen dem Kreisab-
schnitt, den eine Wellenlinge der betrachteten akustischen Mode in Umfangsrichtung einnimmt,
und der Periodendauer der akustischen Schwingung 7' definiert. Fiir den Fall der akustischen
Schaufelschwingungsanregung ist die Frequenz der betrachteten Mode durch die akustische Anre-
gungsfrequenz vorgegeben, sodass f = faas gilt. Basierend auf der Relativgeschwindigkeit zwi-
schen dem Rotor und der anregenden akustischen Mode kann die Frequenz des Schalldrucks, der
auf die Rotorschaufeln wirkt, wie folgt berechnet werden:

2

WAAS,S = —ﬂf,‘;AS‘S = Wphase — OR (7.4)
2nf _ 2zn

fanss = (LR OR) .y — (—’" T ) m (7.5)

Diese fiir die akustische Anregung grundlegende Gleichung zeigt, dass die Frequenz des Schall-
drucks, der auf die Rotorschaufeln wirkt, nur dann kleiner als die akustische Anregungsfrequenz
faas sein kann, wenn die Rotationsrichtung der akustischen Mode in Umfangsrichtung mit der
Rotationsrichtung des Rotors iibereinstimmt. Die azimuthale Modenordnung der anregenden akus-
tischen Mode muss demnach positiv sein. Demnach kénnen fiir die Anregung bei n = 1028 min~!
alle akustischen Moden mit einer negativen azimuthalen Modenordnung ausgeschlossen werden.
Unter Verwendung der fiir die Anregung in Frage kommenden akustischen Moden mit positiver
azimuthaler Ordnung kénnen nun die zugehorigen Frequenzen des im Relativsystem des Rotors
wirkenden Schalldrucks nach Gleichung 7.5 bestimmt werden. Die eindeutige Identifikation der
azimuthalen Modenordnung der anregenden akustischen Mode erfolgt anschlieBend anhand des
Vergleichs zwischen den berechneten Werten und der wihrend des Versuchs gemessenen Schwing-
frequenz. Die beste Ubereinstimmung ergibt sich in diesem Fall fiir die azimuthale Ordnung
m = 24. Analog zu dem fiir die akustische Anregung bei 1028 min~! beschriebenen Vorgehen
werden die theoretischen Werte fiir faas s fiir alle iibrigen Resonanzen bestimmt. Der Vergleich
der theoretischen Anregungsfrequenzen mit den wihrend der Versuche gemessenen Schwingfre-
quenzen ist Gegenstand von Tabelle 7.6.

Der Vergleich zwischen den theoretischen akustischen Anregungsfrequenzen im Relativsystem
des Rotors faas,s und den zugehdrigen Messwerten fg zeigt fiir alle Anregungen eine sehr gute
Ubereinstimmung. Die groBte absolute Abweichung betriigt bei der Anregung der zweiten Bie-
gemode 2 Hz. Die grofite relative Abweichung errechnet sich zu 2,9%o bei der Anregung der
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Tabelle 7.6: Vergleich zwischen der theoretischen Frequenzverschiebung und den gemessenen
Schwingfrequenzen der NGAV-Laufschaufeln

Drehzahl Eigenmode fAAS Knoten- m fAAS.S fs
durchmesser

1028 min~! IF 758 Hz -6 24 347Hz 346 Hz
IF 622 Hz 8 8 355Hz 355 Hz
1F 888 Hz -14 16 355Hz 355Hz

2000 min~! IF 1154 Hz -6 24 354 Hz 355Hz
IF 1413 Hz 2 32 346 Hz 345Hz
1T 2114 Hz -14 16 1581 Hz 1582 Hz

2900 min-" IF 1132 Hz -14 16 359Hz 360 Hz
2F 2110Hz -14 16 1337 Hz 1335Hz

3000 min ! 1F 1163 Hz -14 16 363 Hz 363 Hz

ersten Biegemode im zweiten Knotendurchmesser. Diese Abweichungen sind auf die geringen
Schwankungen der Drehzahl des NGAV-Rotors zuriickzufiihren, die die erreichbare Genauigkeit
in der Vorgabe der Rotordrehzahl auf +3min~! limitieren. Fiir die Berechnung der theoretischen
Anregungsfrequenzen wird der Zielwert der Drehzahl verwendet, sodass die Schwankungen der
Drehzahl keine Beriicksichtigung finden.

Die nahezu exakte Ubereinstimmung der theoretischen und experimentellen Ergebnisse bestitigen
die aufgestellte These fiir den Zusammenhang zwischen dem Knotendurchmesser der Schwingung
und der azimuthalen Ordnung der anregenden akustischen Mode. Aufbauend auf dieser Erkennt-
nis lassen sich die physikalischen Zusammenhénge fiir den Fall der akustischen Schaufelschwin-
gungsanregung wie folgt beschreiben: Die acht Anregungseinheiten des akustischen Systems sind
mit gleichem Abstand itiber den Umfang verteilt und konnen jeweils als Monopol angenommen
werden. Die Monopole, respektive die Anregungseinheiten, regen ein akustisches Feld an. Wie
sich insbesondere fiir die akustische Anregung bei einer Drehzahl von 2000 min~! beobachten
lasst, enthilt dieses akustische Feld akustische Moden, deren azimuthale Ordnung einem ganzzah-
ligen Vielfachen der Anzahl der Anregungseinheiten entspricht. Die Prdsenz dieser charakteristi-
schen Moden wird bereits von Sutliff und Walker (2000) beobachtet und ebenfalls auf die diskrete
Anzahl der akustischen Quellen zuriickgefiihrt. Um die Laufschaufeln einer Turbomaschine zum
Schwingen anregen zu konnen, muss die akustische Frequenz im Relativsystem des Rotors mit
einer Eigenfrequenz der Laufschaufeln {ibereinstimmen. Fiir das Erreichen dieser Resonanzbedin-
gung muss die Frequenz des akustischen Systems nach Gleichung 7.5 als Funktion der fiir die
Anregung verwendeten akustischen Mode und der Drehzahl des Rotors auf eine Eigenfrequenz
der Laufschaufeln eingestellt werden. Bei erfolgreicher Einstellung regt eine mit Hilfe des Anre-
gungssystems erzeugte akustische Mode die Laufschaufeln zu einer fremderregten Schwingung
an. Dabei konnen aufgrund der Resonanzbedingung vergleichsweise grole Schwingungsamplitu-
den erreicht werden.
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Um die Ausbreitungsfihigkeit der akustischen Moden beurteilen zu konnen, die fiir die Anregung
der Schaufelschwingung verantwortlich sind, muss nach Abschnitt 3.1 die Cut-on Frequenz der
jeweiligen akustischen Mode berechnet werden. Anhang E bietet eine Ubersicht iiber die Cut-
on Frequenzen fiir die in Tabelle 7.6 vorgestellten Ergebnisse. Neben den Cut-on Frequenzen
ohne Strémungseinfluss sind fiir die Drehzahl n = 3000min~! zusitzlich die Cut-on Frequenzen
mit dem Einfluss der Stromung in Anhang E hinterlegt. Die axiale Geschwindigkeitskomponente
der Durchstromung des NGAV verringert die Cut-on Frequenzen der akustischen Moden (vgl.
Gleichung 3.10). Wie bereits in diesem Abschnitt festgestellt, rotieren die akustischen Moden, die
fiir die akustische Anregung verwendet werden, in die gleiche Richtung wie die Beschaufelung
des NGAV. Der ebenfalls in Rotationsrichtung des NGAV gerichtete Drall der Stromung verringert
nach Ghiladi (1981) die Cut-on Frequenzen der betrachteten akustischen Moden zusétzlich.

Aufgrund der fehlenden Stromungsdaten fiir die Drehzahlen 1028, 2000 und 2900 min~! sind
fiir diese Betriebspunkte keine Cut-on Frequenzen mit Beriicksichtigung des Stromungseinflus-
ses angegeben. Der grofite Einfluss der Stromung auf die Cut-on Frequenzen ergibt sich jedoch
bei der hichsten Drehzahl von n = 3000min~!. In diesem Betriebspunkt fordert der NGAV zum
einen den groBten Massenstrom und zum anderen rotieren die Laufschaufeln mit der hochsten
Geschwindigkeit. Der grofite Massenstrom erfordert bei konstantem Stromungsquerschnitt und
konstanter Dichte die hochste axiale Stromungsgeschwindigkeit. Die hohe Rotationsgeschwindig-
keit der Laufschaufeln resultiert im Vergleich zu den Drehzahlen < 3000min~! in dem groBten
Drall der Stromung. Fiir die Drehzahlen 1028 min—'!, 2000 min~! und 2900 min~" ist somit die
Absenkung beziehungsweise die Erhohung der Cut-on Frequenzen aufgrund der gegeniiber dem
Betriebspunkt bei n = 3000min~! geringeren Stromungsgeschwindigkeiten in axialer und in Um-
fangsrichtung geringer.

Die in Anhang E zusammengefassten Werte belegen, dass alle akustischen Anregungsfrequenzen
faas unterhalb der Cut-on Frequenzen ohne Stromungseinfluss liegen. Selbst bei Beriicksichti-
gung des Stromungseinflusses liegen nahezu alle Anregungsfrequenzen unterhalb der Cut-on Fre-
quenzen mit Stromungseinfluss bei #n = 3000min~!, die aufgrund der im vorangehenden Absatz
gefiihrten Argumentation den groBten Einfluss durch die Stromung beinhalten. Die einzigen Aus-
nahmen bilden die Anregungen der hoheren Eigenmoden der Schaufel 2F und 1T. Akustische
Moden, deren Frequenz unterhalb der Cut-on Frequenz liegen, klingen, wie in Abschnitt 3.1 be-
schrieben, ab und sind somit nicht ausbreitungsfihig. Nach den in Anhang E zusammengefassten
Werten ist dies fiir nahezu alle in dieser Arbeit fiir die akustische Anregung verwendeten Mo-
den der Fall. Wie die vorgestellten experimentellen Ergebnisse belegen, reicht jedoch die lokal
existierende Mode fiir die Anregung der Laufschaufeln aus.

Neben der azimuthalen Modenordnung m hitte fiir die vollstandige Charakterisierung der fiir die
Schwingungsanregung verwendeten akustischen Moden die radiale Modenordnung n bestimmt
werden miissen. n hat jedoch keinen Einfluss auf die nach Gleichung 7.5 mit Gleichung 7.3 berech-
nete Anregungsfrequenz im Relativsystem der Laufschaufeln und wird daher in dieser Arbeit nicht
niher untersucht. Fiir die Beurteilung der Ausbreitungsfihigkeit der fiir die akustische Anregung
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verwendeten Moden wird eine radiale Modenordnung von n = 0 angenommen. Die akustischen
Moden mit einer radialen Modenordnung n = 0 weisen gegeniiber akustischen Moden mit n > 0
unter der Voraussetzung einer identischen azimuthalen Modenordnung geringere Cut-on Frequen-
zen auf. Liegt die akustische Anregungsfrequenz unterhalb der Cut-on Frequenz der akustischen
Mode mit n = 0, wie es fiir den GroBteil der in diesem Abschnitt beschriebenen Anregungsfille
der Fall ist, kann somit gleichzeitig die Ausbreitungsfihigkeit akustischer Moden mit identischer
azimuthaler Modenordnung und n > 0 ausgeschlossen werden.

Unter der Annahme einer konstanten reduzierten Frequenz ist der Interblade Phase Angle die aus-
schlaggebende Grofle fiir den Betrag und das Vorzeichen der aerodynamischen Dampfung (siehe
Abbildung 3.5). Insbesondere fiir die Validierung der numerischen Vorhersage des Flutter-Effektes
ist die gezielte Anregung desjenigen Interblade Phase Angle entscheidend, bei dem das System
die geringste aerodynamische Ddmpfung aufweist. In diesem Schwingungszustand entscheidet
das Vorzeichen der Gesamtdampfung, die sich aus mechanischer und aerodynamischer Dampfung
zusammensetzt (d + daero ), dariiber, ob das System instabil ist oder nicht. Da dieser Schwingungs-
zustand bei Untersuchungen in skalierten Versuchstrigern nicht zwangsldufig durch eine negative
Déampfung charakterisiert ist und sich somit nicht automatisch einstellt, ist die Moglichkeit zur
Variation des Interblade Phase Angle fiir ein aeroelastisches Anregungssystem von zentraler Be-
deutung. Die in diesem Abschnitt beschriebenen Zusammenhénge zwischen der Akustik und der
angeregten Schaufelschwingung zeigen, dass der Interblade Phase Angle allein durch die Fre-
quenz der akustischen Anregung faas variiert werden kann. Wie die Ergebnisse in Tabelle 7.6
fiir 2000 min~! belegen, lassen sich durch die Variation der Anregungsfrequenz vier verschiede-
ne Knotendurchmesser anregen. Die anregbaren Knotendurchmesser sind dabei durch die akusti-
schen Moden, die aufgrund der diskreten Anzahl der Anregungseinheiten existieren, vorgegeben
und somit limitiert. Eine Moglichkeit zur AuB3erkraftsetzung dieser Limitierung besteht in der pha-
senversetzten Ansteuerung der akustischen Anregungseinheiten und wird im folgenden Abschnitt
vorgestellt.

7.5 Phasenversetzte Ansteuerung zur Anregung verschiedener
Knotendurchmesser

Alle Ergebnisse, die fiir die akustische Anregung bis hierhin vorgestellt wurden, basieren auf einer
gleichphasigen Anregung. Das Steuersignal U; der akustischen Anregungseinheit i kann allgemein
durch

Ui :Aisin(27rfAAs-t+(p,~); i=0,1,..Napg— 1 (7.6)

beschrieben werden. Naag reprisentiert in diesem Fall die Anzahl der akustischen Anregungsein-
heiten. Wihrend fiir ¢; = 0° eine gleichphasige Ansteuerung vorliegt, kann mit einem definierten
Phasenversatz zwischen den einzelnen Anregungseinheiten dem erzeugten akustischen Feld eine
zusitzlich Rotation aufgeprigt werden. Diese Art der Ansteuerung ist sowohl in der Aeroelastik
als auch in der Aeroakustik bereits bekannt und wird beispielsweise von Tapken (2010) eingesetzt.
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Tapken (2010) verwendet ein akustisches System, das aus drei Anregungseinheiten besteht, die
jeweils acht auf den Umfang verteilte Druckkammerlautsprecher umfassen. Die phasenversetzte
Ansteuerung wird von Tapken (2010) zur Anregung akustischer Moden mit definierter azimuthaler
und radialer Ordnung im Eintritt eines Ventilator-Priifstandes eingesetzt. Im Unterschied zu bishe-
rigen Arbeiten soll in dieser Arbeit die phasenversetzte Anregung zur Variation des im rotierenden
System akustisch angeregten Knotendurchmessers verwendet werden.

Um die zyklische Symmetrie des akustischen Anregungssignals beibehalten zu konnen, muss der
Phasenversatz bei phasenversetzter Anregung unter Beriicksichtigung der Anzahl der akustischen
Anregungseinheiten gewihlt werden. Fiir den Fall der akustischen Anregung am NGAV mit ins-
gesamt acht Anregungseinheiten ergeben sich nach

21-i

(Pi(i,j):j'N ; i,j=0,1,..Naag — 1 (7.7)
AAE

acht verschiedene Moglichkeiten, die durch die Ordnung j charakterisiert sind. Neben der gleich-
phasigen Anregung bei j = 0 sind somit sieben verschiedene Anregungsmuster bei phasenversetz-
ter Anregung moglich.

Der nach Gleichung 7.7 bei phasenversetzter Ansteuerung kleinstmogliche Phasenversatz betragt
fiir die akustische Anregung am NGAV 45°. Fiir eine erfolgreiche phasenversetzte Anregung soll-
ten die Phasenunterschiede zwischen den einzelnen Anregungseinheiten bei phasengleicher An-
steuerung im Bezug auf den vorgebenden Phasenversatz moglichst gering sein. Nach Abschnitt 7.2
betrigt der Phasenunterschied zwischen den einzelnen akustischen Anregungseinheiten maximal
+3,14° bei einem Konfidenzintervall von 95%. Dies entspricht 7% des kleinstmoglichen Phasen-
versatzes von 45°. Vor dem Hintergrund, dass bereits die Reproduzierbarkeit der Phase, bei einem
Konfidenzintervall von 95%, 4% des kleinstmoglichen Phasenversatzes entspricht, ist ein Wert
von 7% akzeptabel.

Ein Uberblick iiber die sich bei der Variation der Steuersignale ergebenden Schalldruckvertei-
lungen ist in Abbildung 7.10 dargestellt. Dabei reprisentiert die im Stromungskanal dargestellte
Schalldruckverteilung eine idealisierte Vorstellung, die nur durch die Verwendung einer unendlich
groflen Anzahl an Anregungseinheiten erreicht werden kann. Im Falle der akustischen Anregung
am NGAV erfolgt die Erzeugung des Schallfeldes jedoch unter Verwendung von acht Anregungs-
einheiten. Eine Momentaufnahme der Schalldruckverteilung an den fiir die Anregungseinheiten
reprasentativen Positionen ist durch acht auf den Umfang verteilte Kreise angedeutet.

Analog zu der azimuthalen Modenordnung m kann die durch die phasenversetzte Ansteuerung
erzeugte Schalldruckverteilung durch eine azimuthale Ordnung maags charakterisiert werden. In
diesem Fall gibt maas die Anzahl der Maxima beziehungsweise Minima in der Schalldruckver-
teilung an. Folglich ist bei phasengleicher Ansteuerung maas = 0. Fiir maas = 1...3 rotiert das
akustische Signal mit der Drehrichtung des Rotors bei Blickrichtung in Richtung der Strémung
im Uhrzeigersinn (siehe Abbildung 7.10). Zusammen mit maas = 0 ist maas = 4 eine reale Mode
und kann daher hinsichtlich der Rotationsrichtung nicht eindeutig beschrieben werden. Durch den
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Abbildung 7.10: Rotation des akustischen Feldes infolge der phasenversetzten Ansteuerung,
Blickrichtung in Richtung der Strémung
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Phasenversatz von 180° zwischen den Steuersignalen benachbarter Anregungseinheiten schwin-
gen die Schalldrucksingale bei maas = 4 gegenphasig, es resultiert eine stehende Welle. Im Rah-
men dieser Arbeit wird fiir die weitere Interpretation der Ergebnisse eine Rotation in Richtung der
Drehrichtung des Rotors fiir maas = 4 angenommen. Fiir die Ordnungen j = 5...7 dndert sich die
Richtung der aufgeprédgten Rotation durch den bereits beschriebenen Aliasing-Effekt. Wihrend
die Schalldruckverteilungen mit den Ordnungen j = 1...3 iibereinstimmen, rotieren die Schall-
druckminima und -maxima nun entgegen der Drehrichtung des Rotors.

Um den Ansatz zu iiberpriifen, wie die Anregung variiert werden kann, indem die akustischen
Anregungseinheiten phasenversetzt angesteuert werden, werden die NGAV-Laufschaufeln bei ei-
ner konstanten Drehzahl von2000 min~! bei verschiedenen Werten fiir ¢; akustisch angeregt.
Die Ergebnisse der anschlieBenden Auswertung der angeregten wandernden Wellenbewegungen
sind in Tabelle 7.7 zusammengefasst. Im Folgenden wird erldutert, wie aus Tabelle 7.7 hervor-
geht, dass der angeregte Knotendurchmesser mit Hilfe der phasenversetzten Ansteuerung variiert
werden kann. Exemplarisch dienen hierzu die in der zweiten und der sechsten Zeile von Tabel-
le 7.7 dokumentierten Messungen. In der zweiten Zeile betrigt der Phasenversatz 7 /4, der fiir die
phasenversetzte Ansteuerung zwischen den einzelnen Anregungseinheiten eingestellt wird. Das
in diesem Fall durch die phasenversetzte Ansteuerung erzeugte Schalldruckverteilung kann mit
maas = 1 (siehe Spalte 4) charakterisiert werden und rotiert in die gleiche Rotationsrichtung
wie der NGAV (vgl. Abbildung 7.10). Das Vorzeichen von maas ist daher positiv. Die durch die
phasenversetzte Ansteuerung erzeugte Schalldruckverteilung iiberlagert sich mit dem durch das
Anregungssystem erzeugten akustischen Feld. Wie in Abschnitt 7.4 beschrieben, beinhaltet dieses
Feld akustische Moden, deren azimuthale Modenordnung ein Vielfaches der akustischen Anre-
gungseinheiten ist. Fiir die in der zweiten Zeile von Tabelle 7.7 dokumentierte Anregung iiberla-
gert sich die Schalldruckverteilung der phasenversetzten Ansteuerung mit der akustischen Mode,
die eine azimuthale Modenordnung von m = 16 aufweist. Aufgrund der identischen Drehrichtung
der im akustischen Feld enthaltenen akustischen Mode und der durch die phasenversetzte Ansteue-
rung erzeugten Schalldruckverteilung mindert die phasenversetzte Ansteuerung die resultierende
azimuthale Modenordnung der Anregung um eins auf 15 (vgl. Spalte 6). Diese Reduktion der
azimuthalen Modenordnung der anregenden akustischen Mode resultiert in einer Anregung der
Schaufelschwingung mit ND = 15 (vgl. Spalte 7) anstatt mit ND = 16 wie es bei der in der ersten
Zeile von Tabelle 7.7 dokumentierten Messung bei phasengleicher Ansteuerung (¢; = 0) der Fall
1st.

Ab der sechsten Zeile von Tabelle 7.7 dndert sich die Drehrichtung der durch die phasenversetzten
Ansteuerung erzeugten Schalldruckverteilung. Das Vorzeichen von maas ist daher negativ. Ne-
ben der Drehrichtung der Schalldruckverteilung dndert sich auch die akustische Mode, die fiir die
akustische Anregung manipuliert wird. Die azimuthale Modenordnung dieser Mode betrdgt nun
m = 8. Aufgrund der entgegengesetzten Rotation der im erzeugten akustischen Feld enthaltenen
Mode mit m = 8 und der mit der phasenversetzten Ansteuerung erzeugten Schalldruckverteilung
wird die urspriingliche Modenordnung m = 8 auf m —maas = 11 erhoht. Die angeregte Schaufel-
schwingung schwingt daher mit ND = 11.
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Tabelle 7.7: Variation des angeregten Knotendurchmessers bei phasenversetzter Ansteuerung und
einer Drehzahl von 2000 min~!

faas J o mapas | m | m—mpaps | ND fAaAs,S /s
1 888Hz 0 |i-0-m/4 0 16 16 -14 355Hz 355Hz
2 852Hz 1 i-l-7‘£/4 1 16 15 15 352 Hz 353 Hz
3 820Hz 2 |i-2-m/4 2 16 14 14 353 Hz 352Hz
4 792Hz 3 [i-3-m/4 3 16 13 13 359Hz 358 Hz
5 759Hz 4 |i-4-mw/4 4 16 12 12 359Hz 360Hz
6 723Hz 5 i-5-m/4 -3 8 11 11 356 Hz 356 Hz
7 691Hz 6 |i-6-7/4 -2 8 10 10 358 Hz 356 Hz
8 658Hz 7 |i-7-w/4 -1 8 9 9 358 Hz 358 Hz

Die Zusammenhinge bei der phasenversetzten Ansteuerung konnen wie folgt zusammengefasst
werden: Durch die phasenversetzte Ansteuerung wird eine Rotation des akustischen Feldes er-
zeugt, die je nach Drehrichtung in einer Reduktion oder Steigerung der azimuthalen Modenord-
nung der anregenden akustischen Mode resultiert. Die aufgrund der diskreten Anzahl der Anre-
gungseinheiten existierenden akustischen Moden kdnnen somit manipuliert und fiir die Anregung
der Knotendurchmesser ND = 9... — 14 genutzt werden.

Zur Uberpriifung dieser These werden erneut die theoretischen Werte fiir die akustische Frequenz
im Relativsystem des Rotors berechnet. Als Grundlage fiir die Berechnung der Frequenzverschie-
bung dient die in der sechsten Spalte von Tabelle 7.7 dokumentierte Differenz zwischen der azi-
muthalen Modenordnung m und der azimuthalen Ordnung der erzeugten Rotation maags. Der Ver-
gleich zwischen den berechneten theoretischen Werten fiir faas s und den gemessenen Werten fiir
fs zeigt erneut eine sehr gute Ubereinstimmung. Die groBte absolute Abweichung betrigt 2 Hz
bei der Anregung des Knotendurchmessers ND = 10. Bezogen auf die Anregungsfrequenz faas.s
ergibt sich die relative Abweichung zu 5,6%o. Die nahezu exakte Ubereinstimmung zwischen den
berechneten theoretischen und den gemessenen experimentellen Werten belegt die Giiltigkeit der
aufgestellten These zur Superposition der folgenden zwei Effekte:

1. Der durch die phasenversetzte Ansteuerung erzeugten Rotation des akustischen Feldes

2. Dem durch die diskrete Anzahl der akustischen Anregungseinheiten charakterisierten akus-
tischen Feld

Weiterhin zeigen sowohl die experimentellen Daten und als auch die analytische Herleitung der
physikalischen Zusammenhiinge, dass die phasenversetzte Ansteuerung ein effektives Werkzeug
zur gezielten Vorgabe des angeregten Knotendurchmessers ND ist.

Der Einordnung der mit Hilfe der phasenversetzten Ansteuerung angeregten Schwingungsamplitu-
de gegeniiber der angeregten Schwingungsamplitude bei phasengleicher Ansteuerung dient Abbil-
dung 7.11. In dieser Abbildung sind die Traveling Wave Amplituden des angeregten Knotendurch-
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Abbildung 7.11: Mit c,x normierte und iiber die Anregungsdauer gemittelte Traveling Wa-
ve Amplitude sowie der pro Anregungseinheit erreichbare Schalldruckpegel
in Abhingigkeit von dem Phasenversatz ¢;/i zwischen zwei benachbarten
Anregungseinheiten

messers in Abhéngigkeit von dem vorgegebenen Phasenversatz bei der Anregung dargestellt. Die
Traveling Wave Amplituden reprisentieren dabei einen iiber die gesamte Anregungsdauer gemit-
telten und mit c,x normierten Wert. Zusitzlich zu den Traveling Wave Amplituden sind die akus-
tischen Schalldruckpegel dargestellt, die bei der zugehorigen Anregungsfrequenz pro akustische
Anregungseinheit erreicht werden. Als Grundlage dieser Werte dienen die bereits in Abschnitt 7.3
als Grundlage fiir Tabelle 7.3 verwendeten Messdaten.

Die in Abbildung 7.11 dargestellten Traveling Wave Amplituden steigen fiir die phasenversetzte
Anregung gegeniiber der phasengleichen Anregung (¢;/i = 0) zunéchst an. Ab einem Phasenver-
satz von 90° nimmt die anregbare Traveling Wave Amplitude ab. Fiir ¢;/i > 180° liegt die iiber
die Anregungsdauer gemittelte Traveling Wave Amplitude unterhalb des Wertes, der bei phasen-
gleicher Anregung erreicht wird. Als eine der wesentlichen GroBen, die die anregbare Traveling
Wave Amplitude beeinflussen, ist der Schalldruckpegel, der pro Anregungseinheit bei der Anre-
gungsfrequenz erzeugt werden kann, in Abbildung 7.11 ebenfalls dargestellt. Der Verlauf des pro
Anregungseinheit erreichbaren Schalldruckpegels weist insofern einen dhnlichen Verlauf auf wie
die anregbare Traveling Wave Amplitude als der Schalldruckpegel bis ¢;/i = 90° zunichst steigt
und fiir ¢; /i > 90° wieder fillt. Durch die direkte Abhingigkeit der zur Verfiigung stehenden An-
regungskraft von dem erzeugten Schalldruckpegel sind die Verldaufe des Schalldruckpegel und der
anregbaren Traveling Wave Amplitude miteinander korreliert.

Die anregbare Traveling Wave Amplituden sind ab einem Phasenversatz von ¢;/i = 180° geringer
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als die anregbaren Schwingungsamplituden bei phasengleicher Anregung. Die Abnahme der an-
regbaren Schwingungsamplitude mit zunehmendem Phasenversatz der akustischen Anregung ist
auf die abfallenden Schalldruckpegel zuriickzufiihren, die fiir die Anregung zur Verfiigung stehen.
Eine Einschriankung der anregbaren Schwingungsamplitude durch den Ansatz der phasenversetz-
ten Ansteuerung wird daher ausgeschlossen.

Die phasenversetzte Ansteuerung der akustischen Anregungseinheiten stellt sich als effektive Me-
thode zur Beeinflussung des angeregten Knotendurchmessers heraus. Die bisher vorgestellten Er-
gebnisse beziehen dabei nur die akustischen Moden mit m = 8 und m = 16 mit ein. Wie in den
bereits vorgestellten Ergebnissen gezeigt werden konnte, konnen zusitzlich die akustischen Mo-
den mit m = 24 und m = 32 fiir die akustische Schaufelschwingungsanregung im rotierenden
System genutzt werden. Wird nun das Prinzip der phasenversetzten Ansteuerung auf alle fiir die
Schwingungsanregung zur Verfiigung stehenden akustischen Moden iibertragen, ergeben sich die
in Tabelle 7.8 zusammengefassten anregbaren Knotendurchmesser. Die jeweils hervorgehobenen
Knotendurchmesser reprisentieren in Tabelle 7.8 den Fall der gleichphasigen Anregung. Die in Ta-
belle 7.8 zusammengefassten anregbaren Knotendurchmesser verdeutlichen, dass mit dem Ansatz
der phasenversetzten Ansteuerung der akustischen Anregung der Knotendurchmesser der angereg-
ten Schwingung frei gewéhlt werden kann. Die vollstindige Charakterisierung des aeroelastischen
Verhaltens hinsichtlich der Phasenlage zwischen den Schwingungen benachbarter Schaufeln ist
somit moglich. Dieses Merkmal der akustischen Anregung stellt einen der wesentlichen Vortei-
le gegeniiber bereits publizierten beriihrungslosen Anregungssystemen, die zum Beispiel auf der
Eindiisung von Luft oder auf der elektromagnetischen Anregung basieren, dar. So verwenden Ri-
ce et al. (2009) eine einzelne elektromagnetische Anregungseinheit, wodurch die Mdoglichkeit der
phasenversetzten Ansteuerung entféllt. Fiir die phasenversetzte Anregung eines pneumatischen
Anregungssystems muss nach Wegman et al. (2013) die Anregungsfrequenz in Abhéngigkeit von
der Drehzahl und dem angeregten Knotendurchmesser korrigiert werden. Die notwendige Korrek-
tur in Verbindung mit der maximalen Anregungsfrequenz des pneumatischen Anregungssystems
von 3200 Hz limitiert die Knotendurchmesser, die mit dem von Wegman et al. (2013) vorgestellten
System angeregt werden konnen, auf den Bereich zwischen -3 und +3. Im Unterschied zu bereits
publizierten Anregungssystemen versetzt somit einzig die akustische Anregung in die Lage, alle
Knotendurchmesser einer rotierenden Beschaufelung gezielt und separat anregen zu konnen. Phy-

Tabelle 7.8: Mit Hilfe der phasenversetzten Ansteuerung anregbare Knotendurchmesser, gleich-
phasig angeregte Knotendurchmesser sind hervorgehoben

m Anregbare Knotendurchmesser
8 11,10,9,18.,7,6,5,4

16 -11,-12, -13, =14, 15, 14, 13, 12
24 -3,-4,-5,1=6., -7, -8, -9, -10
32 5,4,3,12,1,0,-1,-2
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sikalisch griindet sich das Alleinstellungsmerkmal der akustischen Anregung auf den in dieser
Arbeit hergestellten Zusammenhang zwischen dem akustischen Feld und der angeregten Schau-
felschwingung. So trigt insbesondere die Eigenschaft des Schalls, sich in Ringkanélen in Form
von Moden auszubreiten, dazu bei, dass die vollkommene Flexibilitit hinsichtlich des angeregten
Knotendurchmessers erreicht werden kann.

Eine wichtige Voraussetzung fiir ein aeroelastisches Anregungssystem ist eine moglichst gerin-
ge Beeinflussung des aeroelastischen Verhaltens der untersuchten Beschaufelung. Eine Beeinflus-
sung des aeroelastischen Verhaltens aufgrund einer Anderung der mechanischen Eigenschaften
kann durch die beriihrungslose akustische Anregung ausgeschlossen werden. Die fiir die Schall-
einkopplung notwendigen Bohrungen im Gehiduse der Turbomaschine stellen jedoch einen Ein-
griff in den Stromungskanal dar und haben somit einen Einfluss auf das aeroelastische Verhalten.
Die Diskussion dieses und weiterer Effekte ist wesentlicher Inhalt des folgenden Abschnitts.

7.6 Beeinflussung des aeroelastischen Verhaltens durch das akustische
Anregungssystem

Eine Beeinflussung der Aerodynamik durch das akustische Anregungssystem wird bereits in Ab-
schnitt 4.2.2 festgestellt. Im Rahmen der in Abschnitt 4.2.2 vorgestellten Versuchsergebnisse zeigt
sich, dass bei einer stromaufgerichteten Anregung eine Uberhohung der angeregten Schwingungs-
amplitude infolge von Wirbelablosungen auftreten kann. Einer der Einflussfaktoren, die bei dem
Einsatz der akustischen Anregung beriicksichtigt werden miissen, ist demnach die instationire Ae-
rodynamik im Ubergang zwischen dem Stromungskanal und der akustischen Anregungseinheit.
In der im NGAV eingesetzten und in Abbildung 7.12 illustrierten Anordnung stellt die akustische

Unterschale des NGAV-Gehéuses
(transparente Darstellung) e -

== b,
Scherschicht |

Abbildung 7.12: Ubergang zwischen dem Stromungskanal und einer akustischen Anregungsein-
heit im NGAV
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Anregungseinheit eine iiberstromte Kavitdt dar. Wie in Abbildung 7.12 angedeutet, bildet sich
im Bereich des Hornmundes eine Scherschicht aus. Das Verhalten einer Scherschicht zwischen
Stromungskanal und Kavitit wurde in der Vergangenheit eingehend untersucht.

Rowley et al. (2002) stellen beispielsweise eine numerische Studie zu diesem Thema vor. Die Un-
tersuchung einer iiberstromten rechteckigen Kavitit erfolgt in diesem Fall mit Hilfe einer direkten
numerischen Simulation (DNS). Um die Berechnungsdauer zu reduzieren, wird die Uberstromung
der Kavitit zweidimensional berechnet. Abbildung 7.13 zeigt die von Rowley et al. (2002) simu-
lierte Anordnung. Die Grenzschicht der Stromung an der stromauf liegenden Kante der Kavitét
wird von Rowley et al. (2002) mit einer Reynolds-Zahl von 29,28 bis 86,3 als laminar vorgegeben.
Um die Reynoldszahl zu berechnen, verwenden Rowley et al. (2002) die in Abbildung 7.13 ver-
deutlichte Grenzschichtdicke &y an der stromauf liegenden Kante der Kavitit als charakteristische
Linge. Durch die Variation verschiedener Parameter wie beispielsweise der Mach-Zahl der freien
Anstromung Ma; oder dem Verhiltnis zwischen der Linge der Kavitdt L und der Grenzschicht-
dicke &y berechnen Rowley et al. (2002) verschiedene Zustinde der Scherschicht iiber der Kavitit.
So kann fiir eine konstante Mach-Zahl der Anstromung von Ma; = 0,6 in Abhingigkeit von dem
Verhiltnis L/ &y zwischen drei verschiedenen Fillen unterschieden werden:

1. Fiir L/ 8y < 25 werden Oszillationen der Scherschicht durch die innere Ddmpfung des Fluids
geddampft. Die Scherschicht ist somit stabil und stationr.

2. Wird das Verhiltnis L/8y groBer als 25 beginnt die Scherschicht zu oszillieren. Dieser Zu-
stand wird von Rowley et al. (2002) als ,,Shear Layer-Mode* bezeichnet. Die Oszillation der
Scherschicht resultiert in einer schwankenden Geschwindigkeitskomponente, die normal
zur iiberstromten Oberflache der Kavitit gerichtet ist. Die schwankende Geschwindigkeit
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Abbildung 7.13: Rechengebiet zur Untersuchung einer iiberstromten Kavitit nach Rowley et al.
(2002)



122 7 Akustische Schwingungsanregung von Turbomaschinenschaufeln

hat wiederum eine Druckschwankung zur Folge.

3. Wird das Verhiltnis L/, weiter erhoht, nimmt die Oszillation der Scherschicht zu. Bei ei-
nem Wert von L/&y = 75 beginnt die Scherschicht ihre Stabilitit zu verlieren. Als Folge
konnen groBskalige Wirbelstrukturen beobachtet werden, die von der Vorderkante der Ka-
vitidt ablosen und grole Druckschwankungen verursachen. Dieser Zustand wird als ,,Wake
Mode* bezeichnet. Neben dem Verhiltnis L/& wird die Stabilitdt der Scherschicht von
der Mach-Zahl der freien Anstromung beeinflusst. So identifizieren Rowley et al. (2002)
bei L/ 8y = 102 den Transitionspunkt zwischen dem Shear Layer und dem Wake Mode bei
Ma; =0,3.

Weitere Untersuchungen zu einer iiberstromten Kavitidt werden von Ahuja und Mendoza (1995)
durchgefiihrt. In dieser Studie wird ebenfalls das Verhiltnis zwischen der Lénge der Kavitédt und
der Grenzschichtdicke an der stromauf liegenden Kante variiert. Die Grenzschicht der Anstro-
mung ist in diesem Fall jedoch turbulent. Die iiberstromte Kavitdt wird von Ahuja und Mendoza
(1995) hinsichtlich der akustischen Eigenschaften untersucht. Bei Ma; = 0,4 und L/ = 15 stel-
len Ahuja und Mendoza (1995) fest, dass der von der Kavitit emittierte Schalldruckpegel iiber
den gesamten gemessenen Frequenzbereich ein niedriges Niveau aufweist. Das Fehlen von Schall-
druckiiberhhungen bei diskreten Frequenzen lédsst darauf schlieen, dass die Scherschicht tiber
der tiberstromten Kavitét in diesem Fall stabil ist.

In Hinblick auf die akustische Anregung in Turbomaschinen ist die Stabilitit der Scherschicht im
Ubergang zwischen dem Stromungskanal und den akustischen Anregungseinheiten ein wichtiges
Kriterium. Ist die Scherschicht stabil, werden keine zusétzlichen Druckschwankungen induziert.
Wie in Abschnitt 3.2.2 anhand des aeroelastischen Ersatzmodells gezeigt wird, werden die aerody-
namische Masse, die aerodynamische Ddmpfung und die aerodynamische Steifigkeit durch die auf
die Schaufel wirkenden instationédren Krifte bestimmt. Das Verhalten des aeroelastischen Systems
wird somit bei einer stabilen Grenzschicht nicht beeinflusst. Beginnt die Scherschicht zu oszillie-
ren, treten Druckschwankungen auf, die in einer Beeinflussung der instationidren aerodynamischen
Krifte resultieren, die auf die Beschaufelung wirken. Nach den in Abschnitt 3.2.2 beschriebenen
Zusammenhingen sind diese Krifte maBgeblich fiir den aus der Stromung resultierenden Anre-
gungsterm Fyy sin (ayt) sowie fiir das aeroelastische Verhalten in Form der aerodynamischen Ter-
Me Maero, Aaero UNA Caero Verantwortlich (vgl. Gleichung 3.15 und Gleichung 3.16). Bei Instabi-
litdt der Scherschicht treten durch die groBskaligen Wirbelstrukturen groB3e Druckschwankungen
auf. Die Beeinflussung der aerodynamischen Terme nimmt somit zu. Die Stabilitit der Scher-
schicht im Ubergang zwischen dem Stromungskanal und den akustischen Anregungseinheiten
sollte somit vor der Untersuchung des aeroelastischen Verhaltens einer Beschaufelung zunéchst
abgeschitzt werden. Erweist sich die Scherschicht als tendenziell instabil sollten MaBnahmen er-
griffen werden, um die Druckschwankungen in diesem Bereich zu reduzieren. Ein Ausblick auf
einen hierfiir in Frage kommenden Losungsansatz wird in Abschnitt 8.2 gegeben.

Einen ersten Anhaltspunkt fiir die Beeinflussung der Stromung durch den Hornmund gibt die syn-
chrone Schwingungsantwort bei der achten Erregerordnung. Begriindet durch die Verwendung
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von acht auf den Umfang verteilten Anregungseinheiten und die daraus resultierenden acht of-
fenen Bohrungen im Gehduse (Hornmiinder) ist eine Erhohung der Schwingungsamplitude bei
der achten Erregerordnung zu erwarten. Grundsitzlich sind hiervon alle Eigenmoden der NGAV-
Laufbeschaufelung betroffen. Aufgrund der Nenndrehzahl n = 3000min~! kann jedoch maximal
eine Anregungsfrequenz von 400 Hz mit der achten Erregerordnung erreicht werden. Der Nach-
weis dieses Effektes soll daher fiir die erste Biegemode erfolgen. Hierzu werden zwei verschiede-
ne Konfigurationen miteinander verglichen:

1. Inder ersten Konfiguration ist das akustische Anregungssystem vollstandig montiert, jedoch
wihrend der gesamten Untersuchung nicht aktiv.

2. In der zweiten Konfiguration werden anstelle der akustischen Anregungseinheiten Blind-
stopfen eingesetzt, die an ihrem Ende der Kontur des Stromungskanals angepasst sind.

Die synchronen Schwingungsantworten bei der achten Erregerordnung werden zunéchst anhand
von jeweils sechs Drehzahltransienten fiir die beiden verschiedenen Versuchsaufbauten bestimmt.
Dabei werden jeweils drei Drehzahltransienten mit ansteigender Drehzahl und drei Drehzahltran-
sienten mit abfallender Drehzahl vermessen. Die Auswertung der von der Drehzahl abhéngigen
Schwingungsverlidufe erfolgt analog zu den vorherigen Messungen unter Verwendung der Me-
thode der kleinsten Fehlerquadrate. Fiir die Quantifizierung des Einflusses des Hornmundes auf
die synchrone Schwingungsantwort bei der achten Erregerordnung soll sowohl die durchschnittli-
che als auch die maximal auftretende Schwingungsamplitude dienen. Beide Werte werden jeweils
iber die im Zuge der sechs vermessenden Drehzahltransienten auftretenden und durch die achte
Erregerordnung angeregten Schwingungen gemittelt.

Ist die Bohrung des Hornmundes frei, betriigt die Uberh6hung der mittleren Schwingungsampli-
tude 32% gegeniiber der Konfiguration, in der die Anregungseinheiten durch Blindstopfen ersetzt
werden. Die maximal auftretende Schwingungsamplitude erhoht sich gegeniiber der Konfigura-
tion mit Blindstopfen um 30%. Die geringe Differenz zwischen mittlerer und maximaler Uber-
hohung der Schwingungsamplitude deutet darauf hin, dass dieser Effekt nicht nur eine sondern
viele Schaufeln betrifft. Die mittlere Abweichung zwischen den mit dem Tip-Timing-System ge-
messenen Schwingungsamplituden und den mit DMS gemessenen Werten betrdgt 3% (siehe Ab-
schnitt 6.3). Die gemessene Uberhchung ist somit mit einem Verhltnis von 10,7 zu 1 zwischen
Effekt und Messunsicherheit signifikant. Die rotierenden Laufschaufeln interagieren demnach mit
der Scherschicht an den Hornmiindern. Eine stationédre Scherschicht kann in diesem Fall daher
ausgeschlossen werden.

Fiir die in dieser Arbeit vorgestellten Grundlagenuntersuchungen zur akustischen Anregung im
rotierenden System ist die Beeinflussung des aeroelastischen Verhaltens der Beschaufelung durch
den Hornmund nicht relevant. Die hergeleiteten Zusammenhinge sowie die getroffenen Aussagen
sind auch unter Beriicksichtigung einer potentiellen Beeinflussung der aerodynamischen Terme
in Gleichung 3.15 durch den Hornmund giiltig. Fiir zukiinftige Untersuchungen des aeroelasti-
schen Verhaltens einer Turbomaschinenbeschaufelung, wie zum Beispiel der Bestimmung der
aerodynamischen Dampfung daero, muss der Einfluss des Hornmundes auf die Stromung jedoch
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quantifiziert und gegebenenfalls minimiert werden.

Alle bis hierhin diskutierten Einfliisse treten aufgrund der fiir die akustische Anregung notwen-
digen Modifikation des Gehiuses der Turbomaschine auf. Ein weiterer Einfluss der bei der Un-
tersuchung aeroelastischer Effekte beriicksichtigt werden muss, resultiert aus der akustischen An-
regung selbst. Der nach Abschnitt 3.1 als instationdre Druckschwankung interpretierbare Schall
regt nicht nur die Schwingungen an, sondern beeinflusst auch die instationidre Druckverteilung
am Profil und somit die Aerodynamik des Profils. Aufgrund der hohen Schalldruckpegel, die mit
dem akustischen Anregungssystem erreicht werden, kann der Einfluss des durch die akustischen
Anregungseinheiten erzeugten instationdren Drucks auf die aerodynamischen Terme maero, daero
und caero 1n Gleichung 3.15 nicht vernachlédssigt werden. Um diesen unerwiinschten Einfluss auf
die Aeroelastik zu vermeiden, ist fiir zukiinftige Untersuchungen daher geplant, das aeroelastische
Verhalten nicht wihrend der Anregung mit Schall, sondern vielmehr das aeroelastische Verhalten
erst nach dem Abschalten der akustischen Anregung, das heif3t das Abklingen der Schaufelschwin-
gung (engl. Ring Down) zu untersuchen.
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8 Schlussfolgerungen und Ausblick

8.1 Schlussfolgerungen

Aufgrund aktueller Entwicklungen gewinnt das Verstidndnis und die Vorhersage aeroelastischer
Phénomene in Turbomaschinen zunehmend an Bedeutung. Fiir die Vorhersage dieser Effekte wer-
den numerische Berechnungsverfahren benétigt, die fiir eine verldssliche Vorhersage anhand ex-
perimenteller Daten validiert werden miissen. Zur Generierung experimenteller Daten existieren
verschiedene Moglichkeiten, von denen eine die aktive Anregung von Schaufelschwingungen im
rotierenden System darstellt. Die aktive Anregung von Schaufelschwingungen ist zudem ein wich-
tiger Bestandteil der experimentellen Untersuchung der physikalischen Zusammenhénge aeroelas-
tischer Phanomene in Turbomaschinen. Insbesondere das Verstindnis und die Vorhersage der ae-
rodynamischen Didmpfung ist vor dem Hintergrund aktueller aggressiver Auslegungsstrategien
essenziell. Experimentelle Untersuchungen sind zudem die Grundlage fiir die Entwicklung eines
vertieften Verstdndnisses der genannten Effekte und damit fiir die Erforschung der Aeroelastik in
Turbomaschinen unverzichtbar.

Mit dem Ziel, eine vielversprechende Alternative zu bereits publizierten Anregungsmethoden zu
schaffen, wird im Rahmen dieser Arbeit ein innovatives System zur akustischen Schwingungs-
anregung von Turbomaschinenschaufeln entwickelt und erprobt. Insbesondere aufgrund des mini-
malinvasiven Charakters der akustischen Anregung sowie aufgrund der Flexibilitit der Anregungs-
frequenz, der angeregten Schwingungsmode und des angeregten Knotendurchmessers verspricht
die akustische Anregung einen signifikanten Mehrwert gegeniiber bereits in der Literatur vorge-
stellten Konzepten.

Das Grundkonzept des entwickelten Systems basiert auf acht akustischen Anregungseinheiten, die
tiber den Umfang verteilt sind, im Gehéause einer Turbomaschine fixiert sind und die rotierende
Laufbeschaufelung zum Schwingen anregen. Der Schall wird in diesem Fall direkt im Bereich
der Blattspitzen der anzuregenden Laufschaufeln in den Stromungskanal eingekoppelt. Wie sich
im Rahmen dieser Arbeit herausstellt, spielt die Gestaltung der akustischen Anregungseinheiten
fiir eine effektive akustische Anregung eine entscheidende Rolle. So wird das charakteristische
Ubertragungsverhalten der Anregungseinheiten durch die Variation der Linge der Horngeometrie
signifikant beeinflusst. Physikalisch ist dieses Verhalten auf das Auftreten von Resonanzen im
Horn zuriickzufiihren. Das Auftreten der Resonanzen ist von der Lange der akustischen Welle
und der Linge der Horngeometrie abhéngig. Fiir die Erfiillung der Resonanzbedingung muss ein
Maximum oder ein Minimum des Schalldrucks mit dem Hornmund zusammenfallen. Neben der
Gestaltung der Horngeometrie ist weiterhin die Ausrichtung der akustischen Anregung relativ zur
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angeregten Schaufel von Bedeutung. Im Rahmen von Untersuchungen an einer aus Turbinenpro-
filen zusammengesetzten Ringkaskade erweist sich die saugseitige Ausrichtung der akustischen
Anregung als die geeignetste Anordnung. In dieser Anordnung wird eine Erhohung der maximal
anregbaren Schwingungsamplitude mit zunehmender Abstromgeschwindigkeit der Ringkaskade
erzielt. Eine hohere Schwingungsamplitude wird lediglich mit der stromaufgerichteten Anregung
erreicht, die jedoch aufgrund einer Wirbelablosung im Bereich des Hornmundes fiir die akustische
Anregung in Turbomaschinen ausscheidet.

Die Erprobung und Optimierung der akustischen Anregung im rotierenden System erfolgt im
Rahmen dieser Arbeit an einem Niedergeschwindigkeitsaxialverdichter. Zur Erfassung der Schau-
felschwingungen wird ein optisches Tip-Timing-System verwendet. Durch die Kombination der
akustischen Anregung mit dem Tip-Timing-System erfolgt sowohl die Anregung als auch die
Erfassung der Schaufelschwingungen beriihrungslos. Das Einbringen einer zusitzlichen Verstim-
mung durch Dehnungsmessstreifen (DMS), die die mechanischen Eigenschaften der untersuchten
Beschaufelung beeinflussen, kann somit grundsitzlich verhindert werden.

Um die Messgenauigkeit des Tip-Timing-Systems zu quantifizieren, werden im Rahmen einer Va-
lidierung die Schwingungsamplituden redundant erfasst. Die Validierung des Tip-Timing-Systems
erfolgt anhand von Schaufelschwingungsmessungen in der ersten Laufreihe des Niedergeschwin-
digkeitsaxialverdichters (NGAV). In dieser Laufreihe sind einzelne Schaufeln mit DMS instru-
mentiert, die fiir die Validierung des Tip-Timing-Systems genutzt werden. Wie zuvor beschrie-
ben, werden die mechanischen Eigenschaften der Laufschaufeln durch die DMS beeinflusst. Fiir
die Untersuchung des aeroelastischen Verhaltens der NGAV-Laufschaufeln miisste diese Verstim-
mung in der Auswertung und Analyse der Messergebnisse beriicksichtigt beziehungsweise korri-
giert werden. Fiir das Treffen einer Aussage iiber die Messgenauigkeit des Tip-Timing-Systems
spielt diese Verstimmung jedoch keine Rolle, da sie von beiden Messsystemen, dem Tip-Timing-
System und den DMS, gleichermaBen erfasst wird. Der Vergleich der mit Hilfe der DMS und mit
Hilfe des Tip-Timing-Systems gemessenen Schwingungsamplituden fiithrt auf einen Quotienten
von 0,97 + 0,07 bei einem Vertrauensbereich von 95%. Fiir die Bildung dieses Quotienten wird
die Tip-Timing-Amplitude auf die mit Hilfe der DMS gemessene Amplitude bezogen. Die mittle-
re Abweichung zwischen den beiden Messsystemen von 3% belegt die hohe Messgenauigkeit des
verwendeten Tip-Timing-Systems. Insbesondere vor dem Hintergrund der hohen Anforderungen,
die bei Tip-Timing-Messungen an den Auswertungsalgorithmus sowie an die verwendete Mess-
technik zur exakten Auflosung der schwingungsbedingten Auslenkungen gestellt werden (sieche
Abschnitt 5.1 und Abschnitt 6.3), spiegelt dieser Wert ein sehr gutes Ergebnis wieder.

Die Erprobung des entwickelten Anregungssystems in der zweiten Laufreihe des NGAV belegt
nach Wissen des Autors erstmalig die Einsetzbarkeit eines akustischen Systems zur Anregung von
Schaufelschwingungen im rotierenden System. Schaufelschwingungen werden bei verschiedenen
Drehzahlen akustisch angeregt. Durch die Variation der Anregungsfrequenz bei einer festen Dreh-
zahl konnen weiterhin bei phasengleicher Ansteuerung der Anregungseinheiten verschiedene An-
regungsfrequenzen identifiziert werden, die zu einer Anregung der ersten Schwingform der NGAV-
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Laufbeschaufelung fiihren. Ein wesentlicher Unterschied zwischen den sich bei den verschiedenen
Anregungsfrequenzen einstellenden Schaufelschwingungen ist der Knotendurchmesser, mit dem
die angeregte Laufreihe schwingt. Basierend auf diesen Ergebnissen werden die physikalischen
Zusammenhinge bei der akustischen Anregung von Turbomaschinenschaufeln erkannt: Die iiber
den Umfang verteilten Anregungseinheiten konnen jeweils als Monopol angenommen werden und
erzeugen ein akustisches Feld. Dieses Feld enthilt akustische Moden, deren azimuthale Ordnung
m einem ganzzahligem Vielfachen der Anzahl der Anregungseinheiten entspricht. Fiir den Fall
der Ubereinstimmung zwischen der Anregungsfrequenz im Relativsystem des Rotors und einer
Eigenfrequenz der Laufschaufeln konnen diese Moden fiir die Anregung von Schaufelschwingun-
gen genutzt werden. Der sich bei der Anregung einstellende Knotendurchmesser der Schwingung
entspricht in diesem Fall der azimuthalen Ordnung der fiir die Anregung verwendeten akustischen
Mode. Wie die in dieser Arbeit durchgefiihrten Untersuchungen belegen, basiert dabei die Ver-
schiebung zwischen der im stationidren System vorgegebenen akustischen Anregungsfrequenz und
der Anregungsfrequenz im Relativsystem des Rotors auf der Relativgeschwindigkeit zwischen
dem Rotor des NGAV und der Phasengeschwindigkeit der fiir die Anregung verwendeten akusti-
schen Mode.

Ein weiterer wesentlicher Bestandteil dieser Arbeit ist die Entwicklung eines Verfahrens zur Varia-
tion des Knotendurchmessers der angeregten Schwingung. Dieses Verfahren basiert auf dem zuvor
erarbeiteten Verstdndnis der akustischen Anregung in Turbomaschinen und beinhaltet die phasen-
versetzte Ansteuerung der akustischen Anregungseinheiten. Durch dieses Ansteuerungskonzept
kann dem erzeugten akustischen Feld eine zusitzliche Rotation aufgeprigt werden. Hierdurch
lasst sich das akustische Feld dahingehend manipulieren, dass alle Knotendurchmesser, in de-
nen die NGAV-Laufbeschaufelung schwingen kann, gezielt und separat angeregt werden konnen.
Dartiber hinaus belegen die in dieser Arbeit vorgestellten experimentellen Ergebnisse, dass die
maximal anregbare Schwingungsamplitude durch die phasenversetzte Ansteuerung nicht beein-
trichtigt wird. Wie in Abschnitt 3.2.2 beschrieben, hat der Knotendurchmesser einer Schwingung
einen groen Einfluss auf den Betrag und das Vorzeichen der aerodynamischen Dimpfung und
somit auf die aeroelastische Stabilitit. Folglich kann das aeroelastische Verhalten einer Beschau-
felung nur dann vollstindig erfasst werden, wenn eine Moglichkeit zur Variation des Knotendurch-
messers existiert. Vor diesem Hintergrund birgt die phasenversetzte Ansteuerung der akustischen
Anregung fiir die experimentelle Untersuchung aeroelastischer Effekte gro3es Potential. Das Prin-
zip der phasenversetzten Ansteuerung wird in dieser Arbeit im Unterschied zu bisherigen Arbeiten
erstmals fiir die gezielte Manipulation des im rotierenden System angeregten Knotendurchmessers
eingesetzt.

Die wesentlichen Vorteile des auf der Akustik basierenden Systems gegeniiber alternativen An-
regungskonzepten sind die Beriihrungslosigkeit und die hohe Flexibilitit hinsichtlich der Anre-
gungsfrequenz, des angeregten Knotendurchmessers und der Amplitude der Anregungskraft. Da-
bei stellt insbesondere die freie Variation des Knotendurchmessers der angeregten Schwingung ein
Alleinstellungsmerkmal gegeniiber alternativen, berithrungslosen Anregungsmethoden dar. Wei-
terhin sind sowohl die Amplitude als auch die Frequenz der akustischen Anregung lediglich durch
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den Betriebsbereich der verwendeten Lautsprecher limitiert und kénnen innerhalb dieser Grenzen
frei variiert werden.

Die im Rahmen dieser Arbeit vorgestellten Untersuchungen belegen, dass die ersten drei Eigenmo-
den der NGAV-Laufbeschaufelung durch die Variation der Anregungsfrequenz akustisch angeregt
werden konnen. Zukiinftige aeroelastische Untersuchungen unter Verwendung des entwickelten
akustischen Systems sind folglich nicht auf eine einzelne Eigenmode, wie zum Beispiel die erste
Biegemode, begrenzt. Vielmehr konnen unterschiedliche Schwingfamilien, die beispielsweise auf
Biege- oder Torsionsmoden basieren, in die Untersuchungen mit einbezogen werden. Hierdurch
ergibt sich ein zusitzlicher Freiheitsgrad, der das Potential der akustischen Anregung fiir aeroelas-
tische Experimente bestitigt.

Die erarbeiteten grundlegenden Zusammenhiénge bei der akustischen Anregung in Turbomaschi-
nen ermdglichen bei Kenntnis der Eigenfrequenzen der untersuchten Beschaufelung eine sehr pra-
zise Vorhersage der benétigten Anregungsfrequenzen. Das hier gewonnene Verstindnis des kom-
plexen Zusammenhangs zwischen der Akustik und der angeregten Schaufelschwingung ermog-
licht die gezielte Abstimmung der Anregungseinheiten auf die benotigten Anregungsfrequenzen.
Durch die erarbeitete analytischen Zusammenhinge kann diese Abstimmung kiinftig im Rahmen
der Versuchsvorbereitung erfolgen. Hierdurch kann der fiir die Anregung zur Verfiigung stehende
Schalldruck und somit die anregbare Schwingungsamplitude fiir die Durchfiihrung der eigentli-
chen aeroelastischen Untersuchungen maximiert werden.

Weitere in dieser Arbeit vorgestellte Untersuchungen zeigen, dass die Aerodynamik des Schau-
felprofils durch den Hornmund und durch die akustische Anregung selbst beeinflusst wird. Die
Beeinflussung der Aerodynamik geht mit der Beeinflussung der aeroelastischen Anregung bezie-
hungsweise des aeroelastischen Verhaltens der untersuchten Beschaufelung einher. Ansitze zur
Reduzierung beziehungsweise Vermeidung dieser Einfliisse in zukiinftigen aeroelastischen Unter-
suchungen werden im folgenden Abschnitt 8.2 erlédutert.

8.2 Ausblick

Nach der erfolgreichen Entwicklung und Erprobung der akustischen Anregung soll dieses Sys-
tem zukiinftig fiir weitere aeroelastische Untersuchungen eingesetzt werden. Eines der wesentli-
chen Ziele zukiinftiger Untersuchungen ist die experimentelle Bestimmung der aerodynamischen
Dimpfung. Hierfiir ist die akustische Anregung einer Turbinenblisk geplant. Uber die Untersu-
chung des Abschwingverhaltens der angeregten Schwingung bei verschiedenen Betriebspunkten
soll die aerodynamische Ddmpfung in Abhéngigkeit vom Knotendurchmesser bestimmt werden.
Die akustische Anregung ist wihrend des Abschwingens der angeregten Schwingung nicht aktiv,
sodass eine Beeinflussung des aeroelastischen Verhaltens durch den Schalldruck ausgeschlossen
ist. Die Verwendung einer Blisk stellt zudem sicher, dass der mechanische Anteil der Dampfung
auf ein kleinstmdogliches Maf reduziert ist und die Gesamtdimpfung somit durch den aerodynami-
schen Anteil dominiert wird. Die experimentell bestimmten Dampfungswerte sollen anschlieend
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fiir die Validierung und Optimierung der in der Industrie eingesetzten Berechnungsverfahren zur
Vorhersage aeroelastischer Effekte verwendet werden. Dariiber hinaus sind die experimentellen
Daten Ausgangspunkt und Grundlage fiir die Entwicklung eines tief greifenden Verstédndnisses
der physikalischen Zusammenhinge der aerodynamischen Dampfung in Turbomaschinen. Insbe-
sondere vor dem Hintergrund der essentiellen Bedeutung der Aeroelastik fiir die Entwicklung
moderner Turbomaschinen ist dieses Verstindnis ein wichtiger Bestandteil fiir die Realisierung
eines effizienten und sicheren Betriebes zukiinftiger Turbomaschinen.

Ein wichtiges Kriterium fiir die Untersuchung des Abschwingverhaltens ist die Einhaltung eines
ausreichenden Signal-zu-Rausch Abstandes der angeregten Schwingungsamplitude. Die mit Hilfe
des akustischen Systems anregbare Schwingungsamplitude muss folglich ausreichend grof3 sein,
um eine Auswertung und die Analyse des Abschwingverhaltens zu ermoglichen. Die hierfiir not-
wendige Schwingungsamplitude ldsst sich nicht pauschal angeben. Sie hingt von verschiedenen
Parametern wie beispielsweise der Gesamtdampfung, die fiir die Dauer des Abschwingvorgangs
eine entscheidende Rolle spielt, oder der Abtastfrequenz des Schwingungsmesssystems ab. Die
Abtastfrequenz wird fiir den Fall der Schwingungsmessung mit Hilfe eines Tip-Timing-Systems
durch die Drehzahl der untersuchten Beschaufelung bestimmt, da mit diesem Messsystem pro
Umdrehung jeweils ein Messwert fiir jede Schaufel erfasst wird.

Wie die in Abschnitt 7.6 vorgestellten Untersuchungen belegen, wird das aeroelastische Verhalten
der NGAV-Beschaufelung durch die Aerodynamik im Ubergang zwischen dem Strémungskanal
und dem Horn der akustischen Anregungseinheit beeinflusst. Ein vielversprechender Ansatz zur
Reduzierung dieses Einflusses ist die Integration von Lochblechen im Ubergang zwischen dem
Hornmund und dem Stromungskanal. Die Wahl der Verteilung und GroBe der Locher des Loch-
blechs sollte dabei unter Beriicksichtigung von akustischen und stromungsmechanischen Aspek-
ten erfolgen. In diesem Fall wire das Ziel, bei moglichst hoher Transmission eine moglichst effek-
tive Unterdriickung der Druckschwankungen im Ubergangsbereich zu erreichen.

Eine weitere Moglichkeit zur Verbesserung der vorgestellten, akustischen Anregung stellt die ge-
zielte Abstimmung der akustischen Horngeometrie auf die benétigten Anregungsfrequenzen dar.
Wie gezeigt werden konnte, wird der erreichbare Schalldruck signifikant durch die Horngeome-
trie beeinflusst. Ein moglicher Ansatzpunkt fiir die Abstimmung der Horngeometrie ist die Linge
des Horns, iiber welche die Anzahl und Lage der Resonanzen des Horns beeinflusst werden kann.
Fiir eine variable Abstimmung der Horngeometrie auf die jeweilige Frequenz, bei der ein hoher
Schalldruck benétigt wird, ist daher die Entwicklung einer hinsichtlich der Lénge verstellbaren
Horngeometrie im Rahmen zukiinftiger Arbeiten empfehlenswert.

Ein weiteres Forschungsfeld, fiir dessen Erforschung das in dieser Arbeit entwickelte akustische
Anregungssystem geeignet ist, ist das Frequenz- beziehungsweise das aerodynamische Mistuning.
So kann durch die Moglichkeit der gezielten Anregung eines frei wihlbaren Knotendurchmessers
beispielsweise der Einfluss des Frequenz- beziehungsweise des aerodynamischen Mistunings auf
die Schwingungsamplitude bei fremderregten Schwingungen experimentell bestimmt werden. Ef-
fekte wie zum Beispiel die aus dem Frequenz-Mistuning bekannte ,,L.okalisation* lassen sich hier-
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durch identifizieren und in Abhingigkeit von der Verstimmung der Beschaufelung untersuchen.
Einfliisse, die aus der Umstromung und der Rotation der untersuchten Schaufelprofile resultieren,

wiirden in diesen Messungen mitberiicksichtigt.
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A Tip-Timing Sondenpositionen

Tabelle A.1: Tip-Timing Sondenpositionen am Niedergeschwindigkeitsaxialverdichter, Blickrich-
tung gegen die Stromungsrichtung, der Winkel wird in mathematisch negative Dreh-
richtung abgetragen

Axiale Position Sonde Nr. Sondenposition
22,23°
128,38°
133,93°
143,21°
211,70°
220,01°
317,24°
348,73°
39,25°
56,97°
118,28°
181,65°
188,89°
211,17°
246,31°
303,99°
12,99°
19,03°
35,13°
183,80°
205,76°
213,51°
240,24°
348,16°

[e—

Originalgehiuse 1. LA, Hinterkante

2. LA, Vorderkante

Modifiziertes Gehiuse

2. LA, Hinterkante

01N Nk W~ IO WDN A W= JON N R W
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B Datenblatt des verwendeten Beschleunigungsaufnehmers
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Horngeometrie g® Lautsprecher

Ubersicht
Hornmund mit
zunehmendem Querschnitt

Hornmund mit
abnehmendem Querschnitt

Hornmund mit
konstantem Querschnitt

Abbildung C.2: Versuchsaufbau zur Untersuchung verschiedener Horngeometrien
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Abbildung C.3: Versuchsaufbau zur Untersuchung des Einflusses des Anregungswinkels ¢ auf
die anregbare Schwingungsamplitude
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Mikrofon

Versuchsaufbau zur Vermessung der akustischen Anregungseinheiten

Abbildung C.4
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D Tip-Timing Auswertungsmethoden

Die folgenden Ausfiihrungen basieren auf der Dokumentation der Software Pakete von Agilis, die
fiir die Auswertung der Tip-Timing Messdaten verwendet werden.

D.1 Methode der kleinsten Fehlerquadrate - Least Square Model Fit
(LSMF)

Die Least Square Model Fit (LSMF) Funktion wird iiblicherweise fiir die Auswertung synchroner
Schwingungen verwendet. Fiir die Auswertung von Tip-Timing Daten mit Hilfe dieser Funktion
sollten verschiedene Voraussetzungen erfiillt sein. Zum einen miissen die Messdaten anhand eines
Messpunktes korrigiert werden, in dem keine Schwingungen der Schaufeln auftreten. Diese Kor-
rektur dient dazu, den Rauschanteil des Messsignals zu reduzieren. Zum anderen sollten iiberlager-
te nichtsynchrone Schwingungen unter Verwendung eines geeigneten Filters aus dem Messignal
herausgefiltert werden.

Als Eingangsparameter dienen der LSMF-Funktion ein oder mehrere Werte fiir die Erregerord-
nung, die zur der Anregung der synchronen Schwingungsanregung fiihrt, und die Eigenmode mit
zugehoriger Eigenfrequenz, die durch die Fremderregung angeregt wird. Ist sowohl die Erregerord-
nung als auch die Eigenmode der schwingenden Schaufel a priori nicht bekannt, konnen mehrere
in Frage kommende Erregerordnungen beziehungsweise Eigenmoden vorgegeben werden. Die
Auswertungsfunktion ermittelt dann automatisch diejenige Kombination, die am wahrscheinlichs-
ten ist.

Die eigentliche Auswertung erfolgt anhand einer Annéherung der gemessenen Schwingungsam-
plituden mit Hilfe der Methode der kleinsten Fehlerquadrate. Fiir jede Parameterkombination wird
ein Wert fiir die Giite der Anndherung ermittelt. Dieser Wert dient der Bestimmung der wahrschein-
lichsten Eingangsparameter und der Beurteilung der Unsicherheit der anhand der LSMF-Funktion
berechneten Ergebnisse. Als Ergebnis liefert die LSMF-Funktion die zeitabhdngigen Amplituden
und Phasen der Schwingungen jeder einzelnen Schaufel der mit der Tip-Timing Messtechnik in-
strumentierten Laufreihe. Die Datendichte der mit Hilfe dieser Auswertungsfunktion berechneten
Ergebnisse betrigt einen Messpunkt pro Umdrehung des Rotors.

Neben der Auswertung von synchronen Schwingungen kann die LSMF-Funktion auch fiir die
Auswertung von nichtsynchronen Schwingungen verwendet werden. In diesem Fall dienen aus-
schlieBlich die Eigenmode und die zugehorige Eigenfrequenz als Eingangsparameter, in der die
Schaufeln wihrend der Tip-Timing Messung schwingen. Die Vorgabe einer Erregerordnung ent-
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fillt in diesem Fall im Unterschied zu der Auswertung einer synchronen Schwingungsantwort.

D.2 Individual Blade FFT

Die Individual Blade FFT Auswertungsfunktion wird iiblicherweise fiir die Auswertung nichtsyn-
chroner Schwingungen verwendet. Wesentlicher Bestandteil dieser Funktion ist die Uberfiihrung
der mit Hilfe des Tip-Timing Messsystems gemessenen Schwingungsamplituden in den Frequenz-
bereich. Diese Transformation kann fiir jede einzelne der erfassten Schaufeln durchgefiihrt werden.
Die einzige Vorgabe, die fiir diese Auswertungsfunktion erfolgt, ist die Anzahl der Messwerte, die
pro FFT-Auswertungsschritt beriicksichtigt werden soll.

Als Ergebnis liefert die Individual Blade FFT die Amplitude und die Frequenz der anhand der
Tip-Timing Messung erfassten Schwingungen. Die berechneten Werte repréisentieren dabei einen
jeweils iiber einen FFT-Auswertungsschritt gemittelten Wert. Die Datendichte der Individual Bla-
de FFT Auswertung ist somit im Unterschied zu der LSMF-Auswertung geringer.

Fiir eine detaillierte Analyse einer Schaufelschwingung bietet sich die Kombination der Indivi-
dual Blade FFT mit der LSMF-Auswertungsfunktion an. Uber die Individual Blade FFT kann
zundchst die Frequenz der betrachteten Schwingung bestimmt werden. AnschlieBend wird die
LSMEF-Funktion verwendet, um eine Datendichte von einem Messwert pro Umdrehung zu errei-
chen. Die zuvor anhand der FFT bestimmte Schwingfrequenz dient in diesem Fall als Eingangspa-
rameter.

D.3 Traveling Wave Analysis

Die Traveling Wave Analysis (TWA) Funktion dient zur Charakterisierung des Schwingverhal-
tens der gesamten Schaufelreihe. Die beiden wesentlichen und voneinander abhingigen Parame-
ter, die fiir die Charakterisierung verwendet werden, sind der Interblade Phase Angle o sowie
die Anzahl der Knotendurchmesser ND. Um den Interblade Phase Angle einer Schwingung zu
bestimmen, wird im Zuge der TWA-Funktion eine rdumliche Fourier-Transformation der momen-
tanen Amplitudenverteilung der gesamten Schaufelreihe durchgefiihrt. In diesem Fall dient die
Fourier-Transformation nicht zur Uberfiihrung in den Frequenzbereich, sondern kann als Zerle-
gung der momentanen Amplitudenverteilungen in ihre periodischen Anteile verstanden werden.
Die Periodenlidnge dieser Anteile ist hierbei nicht von einer Frequenz oder der Zeit sondern von
einem Knotendurchmesser abhiingig. Sie entspricht somit einem bestimmten Bogenabschnitt in
Umfangsrichtung und nicht einer definierten Dauer. Analog zur Individual Blade FFT Funktion
muss bei der TWA-Funktion eine Anzahl an Messwerten vorgegeben werden, die pro Auswer-
tungsschritt der rdumlichen Fourier-Transformation beriicksichtigt wird.

Die Ergebnisse der TWA-Funktion sind sowohl die in der Schwingung enthaltenen Knotendurch-
messer als auch die zugehorigen Amplituden. Die fiir die einzelnen Knotendurchmesser berechne-
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ten Amplituden entsprechen dabei einem Durchschnittswert, der sich als Mittelwert der Schwin-
gungsamplituden aller Schaufeln ergibt. Aufgrund der festen Installation der Tip-Timing Sonden
im Gehiuse der instrumentierten Turbomaschine beinhalten die nach dem beschriebenen Verfah-
ren bestimmten Knotendurchmesser zwei verschiedene Anteile. Neben dem eigentlichen Kno-
tendurchmesser der Schwingung, der im Relativsystem der rotierenden Schaufel definiert ist, ist
zusitzlich die Rotation der Beschaufelung enthalten. Fiir die Angabe des Knotendurchmesser in
dem Relativsystem der rotierenden Beschaufelung wird die iiberlagerte Rotation der Beschaufe-
lung nach Heath und Imregun (1998) herausgerechnet.
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E Cut-on Frequenzen der fur die akustische Anregung
relevanten Moden

Die Cut-on Frequenzen der fiir die akustische Anregung relevanten Moden sind auf der nichsten
Seite in Tabelle E.1 zusammengefasst.
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Tabelle E.1: Cut-on Frequenzen der fiir die akustische Anregung relevanten Moden

Drehzahl Ma, May, m n Jfcuton Ohne Jfcuton Mit JAAS
Stromungsein- | Stromungsein-
fluss fluss
1028 min~! - - 16 0 3853 Hz - 758 Hz
- - 8 0 1390 Hz - 622 Hz
. - - 16 0 2640 Hz - 888 Hz/2114 Hz
2000 min - - 24 0 3853 Hz - 1154 Hz
- - 32 0 5056 Hz - 1413 Hz
2900 min~! - - 16 0 2640 Hz - 1132 Hz/2110Hz
0,236 0,19 8 0 1390 Hz 1087 Hz -
3000 min-"! 0,236 0,19 16 0 2640 Hz 2064 Hz 1163 Hz
0,236 0,19 24 0 3853 Hz 3012 Hz -
0,236 0,19 32 0 5056 Hz 3953 Hz -
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