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Zusammenfassung

Im Rahmen des Auslegungsprozesses von Turbomaschinen kénnen aerodynamisch optimale De-
signs oftmals nicht realisiert werden, da in der aeroelastischen Auslegung die strukturelle Integri-
tat nicht gewédhrleistet ist. Problematisch sind dabei hohe Schwingungsamplituden, die beispiels-
weise durch selbsterregte Schwingungen (Flattern) oder zwangserregte Schwingungen (Forced
Response) auftreten. Eine wichtige EinflussgroBe bei der Vorhersage dieser Phidnomene ist die
Démpfung. Allgemein wird angenommen, dass diese beim Fehlen von Reibkontakten norma-
lerweise hauptséchlich aus der aerodynamischen Dadmpfung besteht. In dieser Arbeit soll der
Einfluss von zusétzlicher Dampfung durch die Rotorlagerung auf die Gesamtdampfung und auf
das Schwingungsverhalten bei Forced Response untersucht werden. Dieser Einfluss kommt bei
der Kopplung der Schaufelschwingungen in den Knotendurchmesser 1 und -1 mit den Rotor-
schwingungen zum Tragen, da die Dampfung aus einer strukturdynamischen Interaktion dieser
beiden Komponenten resultiert. Zu diesem Zweck wird eine Simulationskette aufgebaut, die die
physikalischen Effekte im Betrieb bestmoglich abbildet. Die Simulationskette basiert im Wesent-
lichen auf einem strukturdynamischen Vollmodell des Blisk-Rotor-Verbundes und einem insta-
tiondren CFD-Modell unter Nutzung der Harmonic Balance Methode zur Beriicksichtigung der
aeroelastischen Effekte. Zuséatzlich erfolgt auf Basis einer experimentellen Modalanalyse im Still-
stand eine Identifikation der Verstimmungsparameter der Beschaufelung. Alle Ergebnisse flieen
in ein strukturdynamisches Modell reduzierter Ordnung ein, das das Schwingungsverhalten der
Beschaufelung berechnet. Die numerischen Ergebnisse werden mit Messdaten verglichen. Dies
umfasst insbesondere im Betrieb bestimmte Dampfungen unter Nutzung eines akustischen Anre-
gungssystems und gemessene Frequenzginge bei Forced Response. Die numerischen Ergebnisse
zeigen dabei im Rahmen der experimentellen Unsicherheiten eine sehr gute Ubereinstimmung
mit den experimentellen Ergebnissen, sowohl in Bezug auf die Dampfungen als auch die ver-
stimmten Frequenzginge. Die Schaufel-Rotor-Interaktion hat dabei signifikante Einfliisse auf
einige Eigenfrequenzen und Dampfungen. Die modale Dampfung erhéht sich durch die Bertick-
sichtigung der Interaktion um bis zu das Fiinfzehnfache, was bei den mittleren verstimmten
Schaufelamplituden zu einer Reduktion um den Faktor neun fithrt. Durch die Beriicksichtigung
der Schaufel-Rotor-Interaktion in der Auslegung kénnen somit héhere Sicherheitsfaktoren in der
Festigkeitsbetrachtung resultieren, so dass die Potentiale in der aerodynamischen Auslegung
besser genutzt werden konnen.






Abstract

During the design process of turbomachinery, it is often not possible to realize aerodynamically
optimal designs due to aeroelastic constraints. The design choices are limited by possible structu-
ral failure, which can be caused by high vibration amplitudes, e.g. due to self-excited vibrations
(flutter) or forced vibrations (forced response). In particular, the modal damping has an im-
portant impact on these phenomena. In the absence of frictional contacts, damping is mainly
created by aerodynamics. In this work, the influence of additional damping due to the rotor
bearing on the total damping and on the vibrational behavior in forced response will be investi-
gated. This influence comes becomes relevant when blade vibrations in nodal diameters 1 and -1
couple with the rotor vibrations. This is caused by a structural dynamic interaction of these two
components. For this purpose, a simulation process is set up to best represent the physical effects
during operation. The simulation process is essentially based on a full structural dynamic model
of the blisk-rotor assembly and an unsteady CFD model using the harmonic balance method
to account for the aeroelastic effects. In addition, a mistuning identification of the blading is
performed based on an experimental modal analysis at standstill. All results are incorporated
into a structural dynamic reduced order model that calculates the vibrational behavior of the
blading. The numerical results are compared with measurement data. In particular, this includes
damping determined in operation using an acoustic excitation system and measured frequency
responses due to forced response. The numerical results show very good agreement with the ex-
perimental results within the measurement uncertainty, both with respect to the damping and
the mistuned frequency responses. Furthermore, the blade-rotor interaction results in significant
changes of the eigenfrequencies and damping. As a consequence, damping increases by up to
fifteen times when taking the interaction into account. This leads to an amplitude reduction by
a factor of nine for the mistuned blade responses. Consequently, higher structural safety factors
can be achieved in the design process by taking the blade-rotor interaction into account, so that
potentials in the aerodynamic design can be better exploited.
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Kapitel 1

Einleitung

Die zivile Luftfahrt war jahrelang ein stetig stark wachsender Transportsektor. Mit dem Beginn
der COVID-19-Pandemie im Jahr 2020 erlitt insbesondere die Passagierluftfahrt einen starken
Riickgang der Passagierzahlen um 60 % im Vergleich zum Jahr 2019 (ICAO 2022). Die Pas-
sagierluftfahrt erholt sich jedoch schnell und weist im Jahr 2022 nur noch eine Abnahme im
Vergleich zum Jahr 2019 von ca. 27 % auf, so dass auch in Zukunft wieder mit steigenden Pas-
sagierzahlen gerechnet werden kann. Nach Lee et al. (2021) trégt die weltweite Luftfahrt jedoch
mit ca. 3,5 % zu der menschengemachten Klimaerwiarmung bei. Mit diesem bedeutenden Anteil
ergibt sich die Verantwortung der Luftfahrtindustrie, eine zukiinftige klimaneutrale Luftfahrt
technologisch, 6kologisch und 6konomisch zu ermdoglichen.

1.1 Motivation

Um den resultierenden Anforderungen gerecht zu werden, werden durch die Triebwerkshersteller
verschiedene kurz-, mittel- und langfristige Konzepte verfolgt. Kurz- und mittelfristig kénnen
noch grofle Potenziale mit den aktuellen Triebwerkskonzepten genutzt werden. So konnte bei-
spielsweise bei den Triebwerksherstellern Pratt & Whitney und MTU Aero Engines die Klima-
wirkung durch den Getriebefan (engl. geared turbofan) gegeniiber dem Jahr 2000 bereits die
Klimawirkung um 10% und der Energieverbrauch um 16 % reduziert werden (Geffert 2022).
Alleine mit diesem konventionellen Konzept sieht der Hersteller noch technologische Potenzia-
le, um die Klimawirkung und den Energieverbrauch bis 2050 gegeniiber dem Jahr 2000 um
25 % zu reduzieren. Die dafiir notwendigen technologischen Entwicklungen zur Realisierung der
Reduktion der Klimawirkung stellen sich jedoch nicht als Briickentechnologien dar. Sie sind
die Grundlage fiir weitere technologische Entwicklungen, da die Konzepte fiir zukiinftige Trieb-
werke grundsétzlich von dhnlichen Triebwerkstechnologien ausgehen. Langfristig ist jedoch der
Einsatz von synthetischen Kraftstoffen (engl. sustainable aviation fuel) oder Wasserstoff und die
zusitzliche Nutzung der Wirme im Abgas. Damit ist laut Geffert (2022) eine Reduktion der
Klimawirkung gegeniiber dem Jahr 2000 bis zum Jahr 2050 um 85 % denkbar. Dies stellt durch
die neuen Treibstoffe neue Herausforderungen an die Brennkammer. Die aerodynamischen Kom-
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ponenten, wie Verdichter, Turbine und Fan, werden ebenfalls teilweise unter gednderten, aber
dennoch grofiteils &4hnlichen Bedingungen arbeiten. Folglich ist die konstante Weiterentwicklung
der bestehenden Triebwerke ein wichtiger Baustein der zukiinftigen Luftfahrtindustrie.

Eine Effizienzsteigerung kann unter anderem durch die Verringerung des Gewichts und der Erho-
hung des Wirkungsgrads der aerodynamischen Komponenten erreicht werden. Zusatzlich muss
stets ein sicherer Betrieb gewéhrleistet werden, was unter anderem das Vorhersagen und ver-
meiden von kritischen Schwingungszustinden der Rotorschaufeln erfordert. Die Anforderung an
einen sicheren Betrieb, insbesondere unter der Einbeziehung von konservativen Sicherheitsmar-
gen bei der Vorhersage der Schwingungsphidnomene, konnen dazu fithren, dass optimale Ent-
wiirfe nicht umgesetzt werden kénnen. Dies gilt neben Flugtriebwerken auch in vielen anderen
Anwendungen, wie zum Beispiel Gas- und Dampfturbinen.

Moderne aerodynamisch und mechanisch hochbelastete Schaufelgeometrien erfordern dabei oft
integrale Bauweisen von Schaufel und Scheibe. Grund dafiir sind die hohen Belastungen, die in
den Figestellen am Schaufelfufl entstehen und zum Beispiel durch Reibkorrosion Designs nicht
realisierbar machen oder die Lebensdauer stark verkiirzen (Dilba 2019). Deshalb kommen schon
seit den 1980er Jahren zunehmend Beschaufelungen zum Einsatz, die zusammen mit der Scheibe
aus einem Teil bestehen. Sie werden als Blisk (engl. Blade Integrated Disk) bezeichnet und bieten
diverse Vorteile, wie beispielsweise (Pickering 1985):

1. reduzierte Komplexitidt und Wartungsaufwand durch weniger Teile

2. reduzierte Kosten

3. reduziertes Gewicht durch weniger Anbauteile fiir die Befestigung der Schaufeln
4. Entfall von Leckage-Pfaden durch die Schaufelreihen

5. bessere Kontrolle iiber Radialspalte und Unwucht

Jedoch ergeben sich aus dem Einsatz von Blisk auch Nachteile, wie schlechtere Moglichkeiten
der Reparatur, da Schaufeln nicht einzeln ausgetauscht werden koénnen. Zudem liegt in der
Regel durch den Entfall der Fiigestellen am Schaufelfufl nahezu keine mechanische Dédmpfung
der Schaufelschwingungen mehr vor. Folglich ist nach allgemeiner Meinung die Interaktion der
schwingenden Schaufel mit dem umstromenden Fluid der einzige signifikante Dampfungsme-
chanismus. Dies kann zu Kompromissen in der aerodynamischen Schaufelauslegung fithren, um
kritische Schwingungszusténde, wie hohe Resonanzamplituden oder selbsterregte Schwingungen
(Flattern), zu vermeiden. Somit ist eine genaue Vorhersage des Schwingungsverhaltens der Be-
schaufelung im Betrieb zwingend notwendig. Einige Forschungsarbeiten zeigen jedoch, dass unter
bestimmten Voraussetzungen eine Interaktion der schwingenden Beschaufelung mit dem Rotor
entstehen kann. Notwendig dafiir ist das Schwingen der Beschaufelung in Schwingungsformen
mit den Umfangsperiodizitdten 0 und 1. Ergebnisse in der Literatur legen nahe, dass ein weiterer
Déampfungsmechanismus durch diese Kopplung entstehen kann. Dadurch wiirden sich entspre-
chende Potenziale ergeben, die in der Auslegung in Bezug auf Flattern und Forced Response
genutzt werden kénnten.
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1.2 Forschungshypothese

Das Ziel dieser Arbeit ist der numerische und experimentelle Nachweis der Kopplung von
Schaufel- und Rotorschwingungen und der Quantifizierung des daraus resultierenden Einflus-
ses auf die Ddmpfung und Schwingungsantworten von Schaufel-dominierten Strukturmoden im
Betrieb eines anwendungsnahen 11/2-stufigen Axialverdichters. Die sich daraus ergebende For-
schungshypothese lautet:

Schaufelschwingungen kénnen in Turbomaschinen mit Rotorschwingungen
» in Bezug auf Schwingungsform und Dampfungsverhalten koppeln. Eine «
Quantifizierung dieser Effekte ist moglich.

1.3 Gliederung der Arbeit

Die Untersuchungen in dieser Arbeit finden grofteils im Themengebiet der Strukturdynamik und
Aecroelastik statt. Die entsprechenden wissenschaftlichen Grundlagen dafiir werden in Kap. 2
beschrieben. Auf Basis der Grundlagen erfolgt dann in Kap. 3 eine Einordnung in den aktuellen
Stand der Forschung und die sich daraus ergebende Forschungsliicke.

Alle Untersuchungen werden an einem 11/2-stufigen Axialverdichters durchgefiihrt, der in Kap. 4
néher beschrieben wird. Darauthin werden die gesamten experimentellen und numerischen Me-
thoden in Kap. 5 vorgestellt. Es folgt die Definition von untersuchten Betriebspunkten in Kap. 6.
Die Darstellung und Analyse der Ergebnisse ist zweigeteilt. Zunéchst erfolgt in Kap. 7 eine allge-
meine Beschreibung der aerodynamischen und strukturdynamischen Eigenschaften der isolierten
Verdichterblisk. Daraufhin werden die Ergebnisse unter Beriicksichtigung der Schaufel-Rotor-
Interaktion in Kap. 8 betrachtet.
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Kapitel 2

Grundlagen

Dieses Kapitel beschreibt die fiir das Verstdndnis dieser Arbeit notwendigen Grundlagen. Im
Fokus stehen dabei die Themen der Strukturdynamik in Abschn. 2.1 und Turbomaschinen-
Aeroelastik im Bezug auf Rotordynamik und Schaufelschwingungen in Abschn. 2.3. Zusétzlich
werden die grundlegenden stromungsmechanischen Erhaltungsgleichungen in Abschn. 2.2 be-
schrieben, die Basis fiir die aerodynamische Betrachtungen sind.

2.1 Strukturdynamik

Im Folgenden sollen relevante strukturdynamische Grundlagen mit den Fokus auf zyklische Mehr-
freiheitsgradsysteme, wie sie in Turbomaschinen vorkommen, erldutert werden.

2.1.1 Einfreiheitsgradsysteme

Einzelne Eigenmoden linearer Schwingungssysteme lassen sich auf ein Einfreiheitsgradsystem
zuriickfithren. Deshalb ist das Verstdndnis fiir diese simplen Systeme von besonderer Bedeutung
und ermoglicht so auch die Charakterisierung des Schwingungsverhaltens komplexer Strukturen.
Ein typisches Einfreiheitsgradsystem ist in Abb. 2.1 dargestellt. Es besteht aus einer Masse m,
die {iber eine Feder mit der Federkonstante ¢ und einem Dampfer mit der Dadmpfungskonstante
d mit der starren Umgebung verbunden ist.

Die Bewegungsgleichung des Systems lautet

mi + di + kx = F(t). (2.1)

Unabhéngig von der Dampfung berechnet sich die Eigenkreisfrequenz (F(t) = 0) zu

Wy = 27Tf0 = \/k:/m. (2.2)
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///////////////
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Abbildung 2.1: Geddmpfter Einmassenschwinger

Tabelle 2.1: Verschiedene Dampfungsdefintionen und ihre Umrechnungsvorschriften

Bezeichnung Formel
Abklingkoeffizient 0= % =D wy
Dampfungsgrad/Lehrsches Dampfungsmafli D = w%
Logarithmisches Dekrement A= 217:DD 5

Freie geddmpfte Schwingung

Ein einmalig ausgelenktes System fithrt eine freie Schwingung mit einer definierten Frequenz
und einem definierten Abklingverhalten aus. Fiir das geddmpfte System lassen sich verschiedene
Dampfungsdefinitionen verwenden, die in Tab. 2.1 dargestellt sind. In dieser Arbeit wird vor-
nehmlich das logarithmische Dekrement verwendet, das sich insbesondere zur Dadmpfungsbestim-
mung im Ausschwingversuch sehr gut eignet. Wird das System einmalig ausgelenkt, kommt es bei
starker Dampfung D > 1 zu einer Kriechbewegung und es tritt keine Schwingung auf. Bei schwa-
cher Dampfung (D < 1) kommt es dagegen zu einer abklingenden harmonischen Schwingung bei
einer gegeniiber dem ungeddmpften Fall (Eigenkreisfrequenz) leicht verschobenen gedampften
Eigenkreisfrequenz

Wqg = WovV 1-— D2. (2.3)

Die Losung der homogenen Differentialgleichung (F'(¢) = 0) ldsst sich allgemein iiber einen
Exponentialansatz z(t) = Ae* bestimmen. Fiir schwache Dampfungen ergeben sich komplexe

Eigenwerte
StiBil&éalt
Ma=-0+wVD2—1=="46 +i wy . (2.4)
~—~
Gedampfte

Eigenkreisfrequenz

Der Realteil der Eigenwerte wird bei Modalanalysen oftmals als Stabilitdt bezeichnet. Der Ima-
ginérteil stellt die geddmpfte Eigenkreisfrequenz dar. Die Schwingung kann in Abhéngigkeit von
den Anfangsbedingungen als reelle Grofie

xp(t) = Re{xoe_dtei(wdt+‘p)}, zo € R, € [0,27) (2.5)

beschrieben werden.
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Quasi-stationire erzwungene Schwingung

Bei erzwungenen Schwingungen bietet sich héufig eine komplexe Formulierung im Frequenzbe-
reich an. In Turbomaschinenanwendungen ist meist von einer harmonischen Kraftanregung

F(t) = fe'* (2.6)

bei einem Vielfachen FO (Erregerordnung) der Rotationsfrequenz Q2 = FO - Q, auszugehen. Die
homogene Losung der Differentialgleichung (2.1) entspricht der Losung der freien geddmpften
Schwingung in Gl. (2.5). Die homogene Losung klingt durch die Démpfung mit der Zeit ab,
so dass diese unter quasi-stationidren Bedingungen, also in einem eingeschwungenen Zustand,
verschwindet. Mit dem Ansatz vom Typ der rechten Seite z,(t) = 2e"? kann die Bewegungs-
gleichung Gl. (2.1) im Frequenzbereich als

(—Q%m +iQd + k)ie'* = fei (2.7)
formuliert werden.

Fiir die partikuldre Losung ergibt sich

~

xp(t) = %Vei(m_w). (2.8)

Die Funktion V bezeichnet hierbei die Vergroferungsfunktion

1
Vin) = NGETHET VA (2.9)

die den Frequenzgang der Schwingungsantwort beschreibt. Tatséchlich beobachtet wird jedoch
lediglich die Schwingungsantwort Re{x,(t)}. Die VergroBerungsfunktion ist von dem Frequenz-
verhéltnis der Anregungsfrequenz zur Eigenfrequenz n = ©/w, und der Dampfung D abhéngig.
Sie ist exemplarisch fiir verschiedene Dampfungsgrade in Abb. 2.2 links dargestellt. Konkret wird
die Schwingungsantwort des Systems in Abhéngigkeit von der normierten Anregungsfrequenz
dargestellt. Die Phase der Schwingungsantwort ergibt sich, wie in Abb. 2.2 rechts dargestellt, in
Abhéngigkeit von der Dadmpfung und dem Frequenzverhéiltnis zu

2Dn
= arct . 2.10
@ = arc an(l_n2> (2.10)
Bei der Resonanzfrequenz entsteht folglich fiir den ungedampften Fall ein Phasensprung um
180°, der jedoch mit steigender Dampfung weniger abrupt verlauft.

Transiente erzwungene Schwingung

Die zuvor gezeigten Schwingungsantworten sind streng genommen nur giiltig, wenn die Struk-
tur bei der angeregten Schwingungsfrequenz eingeschwungen ist. Liegen diese quasi-stationdren
Bedingungen nicht vor, werden diese in der Strukturdynamik als transienten Bedingungen be-
zeichnet. Dabei verdndert sich die Charakteristik der Schwingungsantwort. Dies ist beispielswei-
se bei schnellen Resonanzdurchfahrten der Fall, wenn sich keine quasi-stationdren Bedingungen
ausbilden kénnen. Dabei treten folgende Merkmale auf (Hackenberg und Hartung 2016):
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Abbildung 2.2: Frequenzantwort eines Einfreiheitsgradsystems bei harmonischer Anregung in
Abhéngigkeit des Dampfungsgrads. Links: Vergroflerungsfunktion V'; Rechts: Phasenwinkel ¢

1. Die maximale Amplitude verringert sich.

2. Die maximale Amplitude tritt zeitlich versetzt nach dem Durchlaufen der Eigenfrequenz
auf.

3. Nach dem Auftreten der maximalen Amplitude kommt es beim Abklingen zu einer Schwe-
bung.

Wie ausgeprigt die Effekte sind, hangt insbesondere von der Frequenzénderungsrate (oder auch
Frequenzgradient) f und der Dampfung D ab. Dies lisst sich durch den reduzierten Frequenz-
gradienten beschreiben (Hackenberg und Hartung 2016)

K= fog. (2.11)

Das tatséchliche Anregungszeitsignal bei einer Frequenzrampe €2(t) ergibt sich zu (Bohn und
Unbehauen 2016)

F(t) = Fycos / Q(r)dr |. (2.12)
0

Im Folgenden wird eine Frequenzrampe ( Chirp) mit Q(t) = 2x(fo+ ft), k € R angenommen. Ein
Beispiel fiir eine quasi-stationdre und transiente Resonanzdurchfahrt mit steigender Frequenz
f > 0 ist in Abb. 2.3 links dargestellt. Bei einem hohen Frequenzgradienten kommt es zu
einer Reduktion der maximalen Schwingungsamplitude, hier um ca. 40 %. Zuséatzlich entsteht
eine Schwebung, die durch die Uberlagerung der freien Schwingung (homogene Losung) bei wo,
bzw. n = 1 und der erzwungenen Schwingung (partikulire Losung) bei (¢) und somit bei
nahe beieinander liegenden Frequenzen zustande kommt. Dies lasst sich im Frequenzspektrum
der Schwingungsantwort bei hoher Frequenzauflésung in Abb. 2.3 rechts beobachten. Die freie
Schwingung klingt hier durch die Ddmpfung des Systems mit der Zeit ab, wihrend die Amplitude
der erzwungenen Schwingung von der Anregungsfrequenz abhéngt.
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Abbildung 2.3: Links: Schwingungsantwort bei quasi-stationdrer (x = 0) und transienter Reso-
nanzdurchfahrt (x = 50) bei konstantem Frequenzgradienten f (Prinzipskizze); Rechts: Spektro-
gramm der transienten Schwingungsantwort z(t) (Prinzipskizze)

Ist das System stark geddmpft, so klingt die freie Schwingung deutlich schneller ab, so dass
auch bei groflerem Frequenzgradienten kaum transiente Effekte auftreten. Eine quasi-stationére
Schwingungsantwort wihrend einer Frequenzrampe kann fiir x < 1 angenommen werden. Dann
weicht die maximale Amplitude 1% und die bestimmte Dampfung 2,5% von der stationir be-
stimmten Groéfle ab. Eine echte quasi-stationdre Schwingung wiirde sich nur bei k — oo, bzw.
f — 0 einstellen. Diese Bedingung gilt in der Regel fiir alle Versuche, wenn sie mit numerischen
Berechnungen verglichen werden sollen, da diese meist von quasi-stationdren Bedingungen aus-
gehen. Zudem zeigt sich durch die transienten Effekte eine Verbreiterung der Resonanzspitze,
was bei einer Dampfungsbestimmung zu hohen Dampfungswerten fithren kann, hier ca. um den
Faktor 3 erhoht (Hackenberg und Hartung 2016).

2.1.2 Mehrfreiheitsgradsysteme

Ideale Schaufel-Scheibe Verbunde in Turbomaschinen stellen zyklische Mehrfreiheitsgradsysteme
dar. Die zyklische Eigenschaft folgt aus den sich iiber den Umfang wiederholenden geometrischen
Sektoren iiber je eine Schaufelteilung. Dies sorgt bei unverstimmten Systemen fiir die charakteris-
tischen Schwingungsformen der Beschaufelung. Die allgemeine Bewegungsgleichung fiir beliebige
Mehrfreiheitsgradsysteme lautet

—

Mi + DZ + KZ = f(t). (2.13)

Im Folgenden werden zunéchst allgemeine ungeddmpfte Mehrfreiheitsgradsysteme vorgestellt
und danach auf die FEigenschaften von zyklischen Mehrfreiheitsgradsystemen eingegangen.

Freie Schwingungen ungedampfter Mehrfreiheitsgradsysteme

Die allgemeinen Bewegungsgleichungen fiir ungeddmpfte Mehrfreiheitsgradsysteme lautet analog
zum Einfreiheitsgradsystem

Mi + Ki = f(t). (2.14)
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—

Die Eigenfrequenzen lassen sich iiber die homogene Differentialgleichung (f(t) = 0) bestimmen.
Mit dem Exponentialansatz

(1) = e (2.15)

koénnen die Eigenwerte A und Eigenvektoren # der freien Schwingung iiber

(MM +K) 7 = 0. (2.16)
bestimmt werden. Bei einem System mit J Freiheitsgraden ergeben sich J Paare von komplex-
konjugierten Eigenwerten (\;1,A;j2) mit j = 1,2,...,J und jeweils ein zugehoriger Eigenvektor. Die
Eigenvektoren werden haufig auf die modale Masse m; = 1 der Schwingungsform normiert. Die
modale Masse ist ein Maf} dafiir, wie viel Masse an der Schwingungsform beteiligt ist. Aufgrund
der Orthogonalitdt der Eigenvektoren beziiglich der Systemmatrizen M und K gilt

PHar < mj> 1=

T Mz; = , 2.17

7o {0, i # ] @17)

. . %ﬁ L

kg = T (2.18)
0, i #J

wobei l;j die modale Steifigkeit und :%'g{ den hermetisch transponierten Eigenvektor bezeichnet.
Fiir die massennormierten Eigenvektoren entspricht die modale Steifigkeit dem Quadrat der Ei-
genkreisfrequenz k; = waj.

Erzwungene Schwingungen ungedampfter Mehrfreiheitsgradsysteme

Unter Annahme einer harmonischen Anregung des Systems bei der Kreisfrequenz €2 ergeben sich
die Anregungskrifte zu

Fit) = fei®. (2.19)

Es ist oft sinnvoll, erzwungene Schwingungen direkt im modalen Raum zu betrachten. Dazu
wird der Ansatz

o i <§j : qjeiﬂjt) EJ: (x] g;(t ) = Xq(t) (2.20)

j=1 J=1

verwendet. Die Modalmatrix X fasst hier alle normierten Eigenvektoren zusammen. Es werden
q;(t) = qjeQ auch als generalisierte Koordinaten bezeichnet. Durch Einsetzen in die Bewegungs-
gleichung (2.14) ergibt sich
MXq + KXq = f(t)
& XTMX7+ XTKXqg =X f(t)

& diag(m;) ¢ + diag(k;) ¢ = X f i (2.21)
M K 7

10
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Grundlage fiir den letzten Schritt ist erneut die Orthogonalitéit der Eigenvektoren beziiglich der
Systemmatrizen. Damit wird die Bewegungsgleichung entkoppelt, so dass sich jede Eigenschwin-
gungsform auf die Bewegungsgleichung eines Einfreiheitsgradsystems zuriickfithren lésst.

G +wp a5 = & fe'™ (2.22)

Dies ist eine Besonderheit linearer Systeme, die es ermdglicht, die Schwingung einer Eigenform
losgelost von anderen Eigenformen tber die modale Erregerkraft

1

f (2.23)

=
man

fi = ]Hf:

zu berechnen. Das Skalarprodukt verdeutlicht, dass das anregende Kraftmuster f dem Verschie-
bungsmuster der Eigenform #; entsprechen muss, damit eine Mode optimal angeregt wird, d.h.
sich eine hohe modale Erregerkraft ergibt.

Um die Ahnlichkeit zweier Moden :%'i,i’j zu bewerten, kann das Modal Assurance Criterion
(MAC) herangezogen werden. Dieses ist als

Z’H?A’2

MAC = % (2.24)

definiert (Allemang 2003). Das MAC liefert Werte zwischen 0 und 1, wobei 1 maximale Uber-
einstimmung und 0 keine Ubereinstimmung der Eigenvektoren bedeutet. Ab 0,9 kann von einer
Ubereinstimmung gesprochen werden (Pastor et al. 2012).

Gedampfte Mehrfreiheitsgradsysteme

Fir geddmpfte Systeme ist das Erreichen einer Diagonalform der modalen Dadmpfungsmatrix
unter Annahme einer Rayleigh-Dampfung, die haufig fiir Materialdimpfung verwendet wird,
moglich. Eine Entkopplung ist aber auch fiur viskose Dampfungen moglich, wenn die Differenti-
algleichungen (2.13) in ein Zustandsraumsystem erster Ordnung (Dinkler 2016)

-K 0\ (% 0 K\ /(7 0
. =1 - 2.25
(o ) (5) (& o) ()= () 22
iiberfiihrt wird. Die Eigenvektoren (f(t) = 0) kénnen dann wie zuvor bestimmt werden und
die Matrizen in Diagonalform gebracht werden. Details sind beispielsweise in Dinkler (2016)

zu finden. Gleichung (2.25) kann zudem direkt oder im modalen Raum gelést werden, um die
Schwingungsantwort &, £ bei Anregung zu bestimmen.

2.1.3 Dampfungsbestimmung

Die Bestimmung der Dampfung von einer Mode fallt klassischerweise in das Gebiet der experi-
mentellen Modalanalyse, siehe z. B. Kuttner und Rohnen (2019). Fiir experimentelle Modalana-
lysen existieren eine Vielzahl von Verfahren zur Identifikation von modalen Parametern. Diese
sind jedoch aufgrund der schlecht zu kontrollierenden Bedingungen im Versuch nur begrenzt auf

11
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Turbomaschinenbeschaufelungen im Betrieb anwendbar. Folglich werden im Folgenden nur zwei
einfache Verfahren beschrieben, die in der Regel fiir die Identifikation im Betrieb ausreichend
und robust genug sind. Ist das zu betrachtende System linear, so kann aufgrund der Entkopplung
der Bewegungsgleichungen eine Mode als Einfreiheitsgradsystem betrachtet und identifiziert wer-
den. Dazu muss jedoch auch die zu betrachtende Mode des Systems isoliert gemessen werden.
Ist dagegen eine hohe Modendichte in einem Frequenzbereich vorhanden, bei der es zu starken
Uberlagerungen kommt, so sollten Anséitze mit mehreren Freiheitsgraden verwendet werden.

Ausschwingversuch

Ein einfacher Ansatz im Zeitbereich ist der Ausschwingversuch, bei dem das Abklingen der Am-
plitude z; in mehreren Schwingungsperioden ¢ nach Auslenkung gemessen wird. Die Dadmpfung
kann dann iiber die Definition des logarithmischen Dekrements

ZT; 1 ZT;

A=In (2.26)

Li4-1 n. Tiyn

bestimmt werden (Dinkler 2016).

Methode der kleinsten Fehlerquadrate

In der Regel empfiehlt es sich bei Kenntnis des Frequenzgangs der Schwingungsantwort die
Déampfung direkt durch das Anpassen des Frequenzgangs eines Einmassenschwingers an die
Schwingungsantwort zu bestimmen. Dazu wird die Methode der kleinsten Fehlerquadrate ver-
wendet. Der Ansatz kann auch fiir mehrere Freiheitsgrade und unter Beriicksichtigung der Phase
formuliert werden. Hier wird aber der einfache Ansatz fiir einen Freiheitsgrad ohne Berticksich-
tigung der Phase erldutert, da dieser spater auch angewendet wird. Der Frequenzgang wird in
Abhéngigkeit von der statischen Auslenkung Zy und vom Dampfungsgrad D

Zo

H(zo,D) = (2.27)
V@ =1?)2 + (2Dn)?)
beschrieben. Dies kann fiir mehrere Messwerte H; in das lineare Gleichungssystem
1 —4n? <D02> = | Hy — 2H3m5 + Hymny (2.28)
—_————— —
A ] b

iiberfiihrt werden. Uber die Methode der kleinsten Fehlerquadrate lisst sich dann statische
Auslenkung und Dampfung iiber

7= (ATA) T ATh (2.29)
berechnen (Keller 2021).

12
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Abbildung 2.4: Links: An beiden Wellenenden gelagerter Lavallaufer; Rechts: Verlagerung der
Welle und des Schwerpunktes des elastischen Lavalldufers bei Unwucht und Ro-tation

2.1.4 Rotordynamik

Bei der Auslegung von Turbomaschinen miissen in der Rotordynamik sowohl erzwungene als
auch selbsterregte Schwingungen betrachtet werden. Wahrend der Grund von zwangserregten
Schwingungen hauptséchlich in der Unwucht des Rotors liegt, konnen die Griinde fiir selbsterreg-
te Schwingungen vielféltig sein (z. B. Selbsterregung aus den Dichtspalten oder innere Dampfung
des Rotors). Im Folgenden wird eine grundlegende Ubersicht iiber die Grundlagen der Rotor-
dynamik gegeben. Tiefergehende Betrachtungen sind zum Beispiel in Gasch et al. (2002) zu
finden.

Die Phianomene der Rotordynamik werden in der Literatur meist an dem sogenannten Lavalldu-
fer beschrieben, siche Abb. 2.4, da dieser einfach und auch noch analytisch beschrieben werden
kann. Der Lavallaufer stellt eine zweiseitig gelagerte Welle dar, auf der mittig eine Scheibe sitzt.
Im Folgenden soll dieses Modell genutzt werden, um das rotordynamische Verhalten von Wellen
nédher zu beschreiben. Die Unwucht des Laufers wird iiber eine Exzentrizitéit ¢ beschrieben. Die
Exzentrizitit beschreibt den Abstand zwischen dem Wellendurchstofipunkt @ = (wy,w,)? und
dem Schwerpunkt S = (s,,s,) der Welle. Bei Auslenkung der Welle wirken durch die Gesamtelas-
tizitét k& durch Welle und Lager die Riickstellkrifte F. = (Frvy,Fr,z)T = (k- wy, k- w,)’ sowie
die &uBeren Dimpfungskriifte (z.B. durch die Lagerung) Fy = (Fuy, Fa)' = (d-wy,d-w,)".
Es folgen die Bewegungsgleichungen (Gasch et al. 2002)

. . 2
Sy = —20 - Wy —wpy - wy (2.30)
5, =201, —wi - w, '
mit der geometrischen Beziehung zwischen Schwerpunkt und Wellendurchsto3punkt
Sy = Wy + € cos a(t), (2.31)
S, = wy +esina(t). '
Unter der Annahme eines stationdren Zustands gilt
a=Qt+ 8, pe€l0,2m). (2.32)

13
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Mit Gl. (2.30) und (2.31) ergibt sich

Wy + 261y + wiw, = Q2 cos (Ot + ),

. . 5 5 . (2.33)
Wy + 200w, + wiw, = Q% sin (Qt + 5).

Die Bewegung in die Raumrichtungen y und z kann ebenfalls in komplexer Darstellung mit
r = w, + 1w, dargestellt werden. Die Bewegungsgleichung lautet dann (Gasch et al. 2002)

P 4 207 4 wir = Q2! (P, (2.34)

Ungedampfte freie Schwingungen

Die homogene Losung fiir die Differentialgleichungen (2.33) ohne Dampfung (6 = 0) ergibt sich
analog zum ungeddmpften Einmassenschwinger zu

wy\ [ wy,0 - cos(wot + @y)
(wz) = <wz’0 cos(wot +0.) ) Wy 0, W20 € R, ¢y, @, €[0,27). (2.35)

Gleichung (2.35) ist die Parameterdarstellung einer Ellipse, in der die Welle folglich schwingt.
Je nach Phasenlage kann die Schwingungsform eine vorwérts rotierende (forward traveling wave,
FTW) oder eine riickwérts rotierende Welle (backwards traveling wave, BTW) sein (Gasch et al.
2002).

Fiir die komplexe Gleichung ergeben sich die Eigenwerte
A12 = Fiwg (2.36)
und somit die allgemeine Losung zu
r(t) = F1e’0 + fpe "0ty 7y € C. (2.37)

Gleichung (2.37) stellt die Ellipse als Superposition einer vorwérts und riickwérts rotierenden
Bewegung auf je einer Kreisbahn dar, siche Abb. 2.5.

Gedampfte freie Schwingungen

In der Realitét ist auch hier von einem mindestens schwach geddmpften System auszugehen, so
dass die freien Schwingungen mit der Zeit abklingen. Die Losung der Bewegungsgleichung (2.33)
im geddmpften Fall liefert die Eigenwerte

)\172 =—0=+ iwov 1— l)2 (2.38)

und die Losung
r(t) = Fre 0te™0! 4 ige Oty iy € C. (2.39)

Damit ist die Schwingung immer noch ellipsenédhnlich, weist jedoch schrumpfende Halbmesser
auf, siche Abb. 2.5.
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Abbildung 2.5: Freie Wellenschwingung fiir den ungedédmpften und geddmpften Fall bei 71 =
1,72 = 0756”/2 und § = 0 bzw. § = 0,1 (Prinzipskizze)

Zwangserregte Schwingungen durch Unwucht

In GL. (2.33) wurde eine Anregung durch Unwucht angenommen, die typischerweise ein grofies
rotordynamisches Problem bei Auslegung und Betrieb von Turbomaschinen darstellt. Zwangs-
erregte Schwingungen durch andere Mechanismen, wie z. B. asymmetrische Steifigkeitsmatrizen
der Lager werden hier nicht betrachtet, konnen aber fiir zusétzliche Resonanzstellen sorgen. Die
inhomogene Differentialgleichung kann auch hier mit dem Ansatz vom Typ der rechten Seite
gelost werden. Es ergibt sich

2 .
re(t) = L el tB) (2.40)
\/(1 _ 772)2 4 4D2772
2D
¢ = arctan <1 — Zz) . (2.41)

Folglich fithrt der Rotor eine Kreisbewegung aus, die sich aus einer Uberlagerung der Schwin-
gung in y- und z-Richtung ergibt. Dies ist allerdings nur fiir eine identische Steifigkeit in beide
Raumrichtungen der Fall. In der Realitéit liegen meist unterschiedliche Streitigkeiten in beide
Raumrichtung vor, was zu zwei unterschiedlichen Eigenfrequenzen und ebenfalls einer ellipsen-
formigen Bahn der Welle, analog zu Abb. 2.5, fiihrt. Die Anisotropie kann zum Beispiel durch
anisotrope Lagereigenschaften oder eine durch das Maschinenfundament erhchte Steifigkeit in
vertikaler Richtung entstehen (Gasch et al. 2002).

Massentriagheit und gyroskopische Effekte

Die zuvor getroffenen Annahmen gelten nur, wenn das Kippen der Scheibe vernachléssigt wird.
In der Realitdt kommt es bei Schwingungen des Rotors jedoch auch zu einer Schriagstellung der
Scheibe und der Beschaufelung. Hier spielen insbesondere bei grofflen Massentragheitsmomenten
Tragheitseffekte und gyroskopische (Coriolis) Effekte eine Rolle. Die Eigenformen sind nun in
sich bereits vorwarts oder riickwérts rotierende Wellen. Die gyroskopischen Effekte fithren zu
einer Steifigkeitsénderung in Abhéingigkeit von der Drehzahl und der Rotationsrichtung, was
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zu einer Drehzahlabhéngigkeit von den Eigenfrequenzen fithrt. Vorwarts rotierenden Wellen
erfahren mit zunehmender Drehzahl typischerweise eine Erhohung der Eigenfrequenz, wéahrend
riickwértsrotierende Wellen eine Abnahme der Eigenfrequenz erfahren (Gasch et al. 2002).

Zeitvarianz

Die Bewegungsgleichung (2.33) im stationdren Bezugssystem wurde unter der Annahme einer
konstanten Steifigkeit in allen Raumrichtungen aufgestellt. Allerdings unterscheidet sich die
Steifigkeit des Rotors in der Praxis in verschiedene Richtungen. Diese Abweichungen von der
Rotationssymmetrie konnen klein sein, so dass sie vernachlassigt werden konnen. Dies ist jedoch
nicht immer der Fall. Die Abweichungen der Steifigkeiten in die verschiedenen Raumrichtungen
sind dann allerdings aus Sicht des stationdren Bezugssystems nicht zeitlich konstant, sondern
schwanken mit der Drehung des Rotors zeitlich periodisch. Das System ist somit zeitvariant.
Dies lasst sich in diesem Fall umgehen, indem die Betrachtung im rotierenden Bezugssystem
durchgefithrt wird (Gasch et al. 2002).

Insbesondere bei Gleitlagerungen kénnen dagegen auch anisotrope Steifigkeit im stationéren
Bezugssystem auftreten. Diese lassen sich wiederum im stationdren Bezugssystem problemlos
beriicksichtigen. Kommt es jedoch beispielsweise zu einer Kombination von Steifigkeitsanisotro-
pien im stationdren und rotierenden Bezugssystem, so ist das System in beiden Bezugssystemen
zeitvariant, so dass eine einfache Modalanalyse nicht mehr moglich ist und in der Regel numeri-
sche zeit-instationdre Berechnungen durchgefiihrt werden miissen.

Transformation ins rotierende Relativsystem

Bisherige Betrachtungen wurden in einem stationdren Bezugssystem durchgefiihrt. Es kann je-
doch, wie oben beschrieben, zweckméflig oder sogar notwendig sein, eine Betrachtung im ro-
tierenden Relativsystem durchzufiithren. Ein beliebiger stationdrer Punkt r» € C ldsst sich im
rotierenden Koordinatensystem iiber die Transformationsregel

p=re (2.42)
beschreiben. Gleichung (2.33) lésst sich dann im mitrotierenden Bezugssystem als
p+i20p + (wi — Q%) p = Qe (2.43)
schreiben. Mit dem Exponentialansatz ergeben sich die Eigenwerte

)\1’2 - i(:l:wo - Q) (244)

Folglich sind die Eigenfrequenzen im rotierenden Bezugssystem w, = ws — ) gegeniiber den
Eigenfrequenzen im stationiren Bezugssystem ws um die Drehfrequenz verschoben (Gasch et al.
2002). Bei vorwérts rotierenden Wellen verringert sich folglich die Eigenfrequenz, wihrend sie
bei riickwérts rotierenden Wellen ansteigt. Ist die Unwuchtanregung (Drehzahl) im stationiren
Bezugssystem in Resonanz mit der Eigenfrequenz (Q = wy = ws), so wird die Frequenz im rotie-
renden Bezugssystem zu w, = wgs — 2 = 0.
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2.2 Stromungsmechanische Erhaltungsgleichungen

Das Verhalten eines stromenden Fluids kann vollstdndig beschrieben werden, wenn die Gréfien
Masse, Impuls und Energie vollstindig bilanziert werden. Generell kann eine Erhaltungsglei-
chung fiir eine Grofle ¢; iiber ein Volumen V' durch die integrale Form

/%dv = /dev+/ﬁ-c§SdV— /ﬁ-ﬁdv (2.45)
% %

\%4

—_——
Zeitliche Anderung Volumenquellen  Oberflichenquellen  Fliisse durch die Oberflache

oder die differentielle Form

Oq;

o =QutV.Qs-V.F (2.46)

beschrieben werden (Hirsch 2007). Dabei wird die zeitliche Anderung in dem Volumen durch
Volumenquellen @y, Oberflaichenquellen (g und Fliisse F' in und aus dem Kontrollvolumen
beschrieben. Die zu bilanzierenden Transportgréfien lauten

P
d(tay.2) = | po (2.47)
E

mit der Dichte p, der Geschwindigkeit ¥ und der spezifischen Gesamtenergie F. Werden die
entsprechenden Quell- und Flussterme eingesetzt und Newton’sche Fluideigenschaften angenom-
men, so ergeben sich sieben Erhaltungsgleichungen: Massenerhaltung, Impulserhaltung (Navier-
Stokes-Gleichungen) und Energieerhaltung. Oftmals (insbesondere fiir eine numerische Losung
auf groben diskretisierten Rechengittern) bietet sich eine Zerlegung der Erhaltungsgrofien in
einen zeitgemittelten ¢ und einen fluktuierenden Teil ¢’ (Reynolds-Mittelung) an:

qtay.2) = q(zy,2) + 7 (t2y,2) (2.48)

Damit miissen stochastische turbulente Schwankungen zeitlich nicht aufgelost werden. Damit
lassen sich beispielsweise die Gleichungen fiir die inkompressible Impulserhaltung (Ferziger et al.
2020)

(pv;) op 0 ov;  Ov; o , 0 [ ——
_ o 0 S o 2.4
ot oz; 0z, |“\oz; T 0z (pviti) = 5 (o) (249)

herleiten. Dabei ergibt sich durch die Mittelung der neue Term p@, der auch als Reynolds-
Spannungen bezeichnet wird und in nicht-skalenauflésenden Simulationen durch Turbulenzmo-
delle modelliert werden muss. Werden die Navier-Stokes-Gleichungen gemittelt, so folgen die
sogenannten Reynolds-gemittelte Navier-Stokes (RANS)-Gleichungen. Typischerweise werden
bei (RANS)-Gleichungen oder Berechnungen jedoch auch die Gleichungen fiir Massen- und En-
ergieerhaltung mit eingeschlossen. Der rechte Teil der Gleichungen wird dabei auch als RANS-
Residuum R(q) bezeichnet, der bei einer stationiren Strémung zu null werden muss. Dies gilt
im inkompressiblen Fall analog fir G1. (2.49).
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Y Y

Abbildung 2.6: Vereinfachte Darstellung eines zyklischen Systems, in Anlehnung an Olson et al.
(2014)

2.3 Turbomaschinen-Aeroelastik

(Ideale) Turbomaschinenbeschaufelungen weisen geometrische Charakteristiken auf, die zu be-
stimmten strukturdynamischen Eigenschaften fiithren. Gleichzeitig steht die Struktur stets in
einer Wechselwirkung mit dem den Schaufeln umgebenden Fluid. Je nach Charakteristik der
Stromungsphidnomene kann dies zu zusétzlicher Dampfung, aber auch zu einer synchronen und
nicht-synchronen Anregung oder Instabilitdt fiithren.

2.3.1 Zyklische Mehrfreiheitsgradsysteme

Zyklische Mehrfreiheitsgradsysteme weisen aufgrund der Gestalt der Strukturmatrizen spezielle
Eigenschaften auf. In Abb. 2.6 ist ein vereinfachtes Ersatzsystem eines zyklischen Modells mit
den Segmenten n — 1,n und n + 1 von insgesamt N Segmenten dargestellt.

Fiir das dargestellte Ersatzsystem ergibt sich die Massen- und Steifigkeitsmatrix (Olson et al.
2014)

m; 0 0 0 0 ki k. O 0 —ke
0 m; O 0 0 —ke ki —ke 0 0
0 0 m --- 0 0 0 —ke ki -+ 0 0
M={ . . . .|, K=| . _ . , | (250)
0 0 0 --- m O 0 0 0 - ki —ke
0O 0 0 -~ 0 my ~ke 0 0 o —ke ks

Hierbei bezeichnet der Index i die innere Masse bzw. Steifigkeit und der Index c¢ die Kopp-
lungssteifigkeit zum benachbarten Sektor. Diese kommt in der Realitdt hauptsédchlich durch eine
Kopplung iiber die Scheibe zustande. Die aerodynamische Kopplungssteifigkeit ist meist bei
dem Arbeitsmedium Luft und herkémmlichen Werkstoffen der Beschaufelung gering. Es ist zu
bemerken, dass m;, k; und k. auch Matrizen eines komplexeren zyklischen Systems darstellen
konnen. Die sich ergebenden Modenformen sind dabei meist charakteristische Schaufelmoden,
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Norm. Verschiebung

Abbildung 2.7: Doppelt auftretende reellwertige Moden mit Knotendurchmesser ND = 2 und
stehendem Verschiebungsmuster (Prinzipskizze)

wie Biegungs- und Torsionsmoden. In Umfangsrichtung weisen die Schwingungsformen rdumlich
periodische Verschiebungsmuster mit unterschiedlichen Periodizitdten, die Knotendurchmesser
(IND|) genannt werden, auf. Insgesamt treten in Abhéngigkeit von der Sektoranzahl (entspricht
in der Regel der Anzahl an Schaufeln) N unterschiedlich viele Knotendurchmesser (Olson et al.
2014)

N
5 wenn N gerade

’ND‘ < NDpaz = N _1 (2'51)
— sonst

auf.

Da M und K zyklische Matrizen sind, kann gezeigt werden, dass bis auf maximal zwei Ausnah-
men alle komplex konjugierten Eigenwertpaare A2 der Gl. (2.16) doppelt auftreten. Dadurch
ergibt sich fiir jedes dieser Eigenwertpaare und somit fiir jeden Knotendurchmesser |ND| ein Ei-
genraum, der durch zwei linear unabhangige Eigenvektoren dargestellt werden kann. Hier ist es
sinnvoll, zwei orthogonale Vektoren zu wahlen. Konkret bedeutet dies, dass zwei in Umfangsrich-
tung um 90° phasenversetzte stehende Wellen als reellwertige Moden vorliegen, wie exemplarisch
in Abb. 2.7 gezeigt. Aufgrund der typischerweise umlaufenden Anregung im Bezugssystem des
Rotors, die meist durch benachbarte Statorreihen auftreten, werden bei passender Frequenz
und Umfangsmodenordnung des Anregungsmusters (Erregerordnung) beide Moden des Kno-
tendurchmessers ebenfalls mit 90° Phasenversatz angeregt. Durch die Uberlagerung ist folglich
das Schwingungsmuster als rotierende Welle in oder entgegen der Rotationsrichtung der Be-
schaufelung sichtbar. Diese Schwingungsform kann auch {iber einen komplexen Eigenvektor je
Drehrichtung dargestellt werden (traveling-wave-Darstellung). Davon ausgenommen ist jedoch
ND = 0 und bei gerader Segmentanzahl zusétzlich ND = ND,,,;, bei denen nur ein einfacher
Eigenwert auftritt und die Moden demnach weiter als ortsfeste rein reelle Verschiebungsmuster
auftreten (Olson et al. 2014).

In der Praxis ist eine Berechnung des 360°-Modells der beschaufelten Scheibe unter Annahme der
rotierenden Wellen folglich nicht notwendig. Eine Berechnung eines Segmentes ist ausreichend,
wenn an den zyklischen Randern des Modells die phasenversetzte Randbedingung

Tn(t) = T 1 () - € (2.52)
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verwendet wird. Hierbei bezeichnet o den Interblade Phase Angle (IBPA), der die Phasenwin-
keldifferenz zwischen einer Schaufel und der vorherigen Schaufel beschreibt. Ein negativer IBPA
beschreibt eine in Rotationsrichtung vorwérts rotierende Welle (FT'W), ein positiver IBPA eine
entgegen der Rotationsrichtung rotierende Welle. Er kann iiber

~360° - ND

~ (2.53)

g =

berechnet werden. Jede charakteristische Schaufelmode tritt dabei fiir alle IBPAs, d. h. bei allen
Knotendurchmessern, bei meist &hnlicher Frequenz und Modenform auf. Alle Knotendurchmes-
ser zu einer charakteristischen Schaufelmode werden zu Modenfamilien (1. Biegung, 1. Torsion
usw.) zusammengefasst. Durch die Kopplung tiber die Scheibe kénnen jedoch die Eigenfrequen-
zen und Modenform in Abhéngigkeit von den IBPA variieren, so dass in speziellen Fallen keine
klare Zuordnung der Moden zu Modenfamilien moglich sein kann. Dies tritt auf, wenn sich
die FEigenfrequenzen zweier Modenfamilien bei bestimmten Knotendurchmessern anndhern und
aufeinandertreffen. Dabei entsteht kein echter Schnittpunkt, sondern es kommt zu einem Aus-
weichen (Veering, Manconi und Mace 2017), bei dem Mischformen aus beiden Modenfamilien
vorliegen.

2.3.2 Aerodynamische Kopplung

Durch die Wirkung des die Schaufeln umgebenden Fluids kann sich die modale Steifigkeit und
Déampfung der Schaufelmoden &dndern. Dies fiihrt zu zusétzlichen Termen in den Bewegungs-
gleichungen, bedingt durch die aerodynamische Steifigkeit und Dampfung, die durch das Fluid
wirkt. Diese Kopplungsphdnomene miissen auf Basis des gesamten Schaufelkranzes beriicksich-
tigt werden, da sich beispielsweise zwei benachbarte schwingende Schaufeln gegenseitig beein-
flussen. Diese Kopplung erstreckt sich aber nicht nur iiber benachbarte Schaufeln, sondern iiber
alle Schaufeln (vereinfacht angenommen) einer Rotorreihe, wobei in der Regel der Einfluss einer
Schaufel auf eine andere mit der Entfernung stark abnimmt. Diese Betrachtungsweise basiert auf
den aerodynamischen Einflusskoeffizienten (Willeke et al. 2017). Oft ist jedoch das Konzept der
rotierenden Wellen sinnvoller, da hier in der Numerik die phasenversetzten Randbedingungen
im Frequenzbereich aus Gl. (2.52) verwendet werden kénnen und direkt in den auftretenden
(unverstimmten) Systemmoden gerechnet werden kann. Fiir jede rotierende Welle ergibt sich
dann eine individuelle aerodynamische Steifigkeit und Dampfung, da hier die Phasenlage der
schwingenden Schaufeln zueinander von grofler Bedeutung ist.

Unter Vernachlassigung der strukturdynamischen Démpfung ergibt sich die Bewegungsgleichung
im Frequenzbereich in traveling-wave-Koordinaten zu (Willeke et al. 2017)

—

(—921\7[ +i0Dyero + K + Raem) G=f. (2.54)

Es sei angemerkt, dass die aerodynamischen Kopplungskoeffizienten als extern angreifende Kréaf-
te teilweise auch auf der rechten Seite der Gleichung als Kréfte auftauchen. Die Ergebnisse
bleiben jedoch unverdndert. Durch das hohe Schaufel-zu-Luft-Massenverhéltnis wird die Masse
der Luft in der Regel vernachléssigt (Blocher und Goémez Fernandez 2014). Die Dampfungs-
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Abbildung 2.8: Einfluss der aerodynamischen Kopplung auf Eigenfrequenzen und modale Damp-
fung (mechanische und aerodynamische Ddmpfung) einer Blisk mit 24 Schaufeln (Prinzipskizze)

und Steifigkeitsmatrizen ﬁaem und ﬁaera stellen Diagonalmatrizen dar, die die Dampfung und

Steifigkeit der einzelnen rotierenden Knotendurchmesser d? = als Diagonalelemente aufweisen
dNDy 0 e 0 ENDy 0 e 0
Bupo = | 0 O g O R O
6 0 . dN.DN () () . k;]V.DN

aero aero

Dabei wird angenommen, dass sich der Einfluss der traveling-wave-Moden auf die Aerodynamik
linear Uberlagern lisst. Die traveling-wave-Moden sind damit vollstindig voneinander entkop-
pelt.

Ein Beispiel fiir den Einfluss der aerodynamischen Kopplung ist in Abb. 2.8 dargestellt. Wird
die Struktur alleine betrachtet, so ergibt sich eine sehr geringe Ddmpfung, die im linearen Fall
aus der Materialddmpfung stammt. Aus den 24 Schaufeln der Struktur folgen 13 unterschiedli-
che Eigenwerte/Eigenfrequenzen und somit 13 Knotendurchmesser (0, |1[, ..., |11]|,12), wobei die
Knotendurchmesser 1 bis 11 doppelt, z. B. als BTW und FTW, auftreten. Durch den Einfluss
der aerodynamischen Kopplung erhoht sich die Dampfung zunéchst stark. Gleichzeitig sind nun
jedoch auch 24 unterschiedliche Eigenfrequenzen erkennbar. Dies folgt aus der aerodynamischen
Steifigkeit, die sich fiir die BTW und FTW eines Knotendurchmessers | N D| unterscheiden.

2.3.3 Nicht-synchrone Schwingungen

Nicht-synchrone Schwingungen sind grundsétzlich alle Arten von Schwingungen, die nicht bei
Drehzahlharmonischen auftreten. Damit ist die Vorhersage sehr schwierig, da es keine definier-
ten Betriebspunkte gibt. Dennoch treten viele Arten von nicht-synchronen Schwingungen in
bestimmten Kennfeldbereichen, oftmals bei niedrigen Massenstromen, auf, so dass zumindest
grobe Anhaltspunkte gegeben sind. Typische Phénomene und Mechanismen sind Flattern, Buf-
feting, Rotating stall, Rotierende Instabilititen/ NSV (Stapelfeldt und Brandstetter 2020). Diese
sollen im Folgenden kurz erldutert werden.
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Flattern

Selbsterregte Schwingungen, auch Flattern (engl. Flutter) genannt, ist ein weitlaufig bekanntes
dynamisches und aeroelastisches Stabilitdtsproblem. Beim Flattern kommt es zu einer anfachen-
den Riickkopplung. Dabei fithrt die Schwingung der Beschaufelung zu einer Selbstanregung,
so dass die Schaufel immer starker schwingt. Die Strémung antwortet dabei auf die Schaufel-
schwingung mit einem Phasenversatz, die zu der entsprechenden Anregung fiihrt. Bei einem
ideal linearen System kommt es zu einem exponentiellen Ansteigen der Schwingungsamplitude,
weshalb eine flatternde Beschaufelung auch als negativ geddmpftes System beschrieben werden
kann. In dem aerodynamisch gekoppelten System in Gl. (2.54) wiirde dies durch mindestens

einem Knotendurchmesser ND mit d2 < 0 beschrieben werden.

Flattern kann in verschiedenen Bereichen des Kennfelds auftreten, so dass eine umfassende
Betrachtung notwendig ist. Wird das Flattern nicht durch nicht-lineare Effekte oder einen Be-
triebspunktwechsel begrenzt, so fithrt dies meist nach kurzer Zeit zum Strukturversagen. Die
Schwingung findet grundsétzlich bei der Eigenfrequenz der Beschaufelung statt. Eine erste Ab-
schéitzung, ob eine Beschaufelung in einem Betriebspunkt flatterfihig ist, gibt die reduzierte
Frequenz

W= — (2.56)

an. Diese setzt die Uberstromdauer des Fluids mit der Periodendauer der Schwingung ins Ver-
héltnis. Hierbei bezeichnet ¢ die Sehnenlédnge der Schaufel, w die Kreisfrequenz der Schwingung
und U, eine charakteristische Stromungsgeschwindigkeit (Forsching 1974). Flattern tritt haufig
bei w* < 1 auf (Corral 2012).

Der Grund fiur das Auftreten von selbsterregten Schwingungen ist insbesondere von der Lage
des Betriebspunktes im Kennfeld abhéngig. Die hdufigsten Mechanismen sind:

1. Klassisches Flattern
2. Stall Flattern

3. Choke Flattern

Klassisches Flattern ist in der Regel ein aeroelastisch lineares Problem, das auf Potentialeffek-
te zuriickzufiihren ist (Forsching 1974). Eine Begrenzung der Amplitude kann hier dennoch
durch nicht-lineare strukturdynamische (Dampfungs-) Mechanismen erfolgen (stabile Grenzzy-
klen, engl. limit cycles). Stall und Choke Flattern treten nur in Verdichtern auf und sind meist
nicht-lineare Phanomene, die sich selbst in der Amplitude begrenzen. Stall Flattern tritt durch
die Interaktion der Schaufelschwingungen mit abgeldsten Stromungsgebieten auf der Schaufel
auf. Choke Flattern tritt dagegen an der Sperrgrenze auf. Hier verschiebt sich durch die Schau-
felschwingungen die Position des engsten Querschnitts und so die Position des Stofles. Dies fiithrt
zu starken Druckschwankungen an Druck- und Saugseite der Schaufeln, die insbesondere an
der Saugseite destabilisieren konnen (Corral 2012). Ein weiterer, insbesondere in Fans auftre-
tender Mechanismus ist das akustische Flattern, bei dem reflektierte akustische Wellen aus der
Schwingung die Struktur weiter zum Schwingen anregen (Vahdati et al. 2009).
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Abbildung 2.9: Dampfungskurve der ersten Modenfamilie eines Rotor mit 24 Schaufeln (Prinzip-
skizze)

Aufgrund der zyklischen Symmetrie der Turbomaschinenbeschaufelungen sollten alle Knoten-
durchmesser einer Modenfamilie hinsichtlich ihrer Stabilitdt bewertet werden. Dazu wird die
Dampfung, wie exemplarisch in Abb. 2.9 dargestellt, einer Modenfamilie iiber die Knotendurch-
messer aufgetragen. Die dargestellte Ddmpfung kann sich aus aerodynamischer, aber auch aus
strukturdynamischer Dampfung ergeben. Wie bereits beschrieben kann jedoch fiir Blisks die
strukturdynamische Dampfung hiufig vernachléssigt werden. Die aerodynamische Dampfung
zeigt typischerweise fiir die erste Biegung den in Abb. 2.9 dargestellten sinusdhnlichen Verlauf,
was auf die Interaktion zwischen den einzelnen Schaufeln zuriickzufiihren ist. Bei hohen Knoten-
durchmessern (grofler IBPA) schwingen benachbarte Schaufeln nahezu gegenphasig, was auch
zu einer entsprechenden ddmpfenden Fluideinwirkung fithrt. Bei geringen Knotendurchmessern
schwingen die Schaufeln jedoch nahezu gleichphasig, was zu geringen aerodynamischen Damp-
fungen fiihrt. Insbesondere diese konnen dann, wie in Abb. 2.9 bei ND = —1 dargestellt, negativ
werden, was ein instabiles System und somit selbsterregte Schwingungen zur Folge hat.

Buffeting

Buffeting wird in der Literatur unterschiedlich definiert. Nach Dowell und Clark (2005), Hall
et al. (2006) und Stapelfeldt und Brandstetter (2020) wird Buffeting durch die Breitbandan-
regung der Schaufeln durch (zuféllige) Instationaritdten in der Strémung, wie Stromungsab-
l6sungen, hervorgerufen. Dabei bilden sich keine kohérenten, {iber den Umfang wandernden
aerodynamischen Stérungen aus, wie es bei anderen Schwingungsphdnomenen in Turbomaschi-
nen typischerweise der Fall ist. Stattdessen sind die Stérungen im rotierenden System ortsfest.
Die Schaufelschwingungen variieren iiber den Umfang oder schwingen in Knotendurchmesser 0.
Das Auftreten kann iiber die Strouhal-Zahl abgeschétzt werden. Andere Quellen, wie Forsching
(1974), bringen das Phidnomen jedoch explizit mit stofiinduzierten Ablésungen in Verbindung.
In allen Fillen ist Buffeting jedoch von Flattern dadurch abzugrenzen, dass die Schwingung das
anregende Stromungsfeld nicht beeinflusst und somit die Schwingung nicht selbsterregend ist.

Rotating Stall

Rotating Stall (auch rotierende Ablosungen) ist ein zunéchst rein aerodynamisches Phdnomen,
bei dem Ablosungen iiber den Umfang rotieren. Dabei erzeugt die Versperrung einer Passage
durch die Stromungsablosung die Fehlanstromung einer benachbarten Passage, was zu dem Ro-
tieren der Stall-Zellen fiihrt (Emmons et al. 1955). Bei passender Eigenfrequenz kénnen die so
auftretenden Druckschwankungen auch nicht-synchrone Schaufelschwingungen bei dem entspre-
chenden Knotendurchmesser anregen. Im Unterschied zu Stall-Flattern ist beim Rotating Stall

23



2.3 Turbomaschinen-Aeroelastik

der Anregungsmechanismus auch ohne Schaufelbewegung vorhanden und wird nicht durch die
Schaufelbewegung verstérkt. Eine Unterscheidung vom Stall-Flattern im Experiment ist nicht
immer ohne detaillierte Untersuchungen moglich.

Rotierende Instabilititen/NSV (non-synchronous vibrations)

Zum Mechanismus und zur Benennung von rotierenden Instabilitdten und durch sie induzierte
Schwingungen gibt es in der Wissenschaft noch keinen abschliefenden Konsens. Grundsétzlich
treten instationire aerodynamische Stérungen in Form von Wirbeln bei niedrigen Massenstro-
men und besonders, aber nicht ausschliellich, bei Verdichtern in der Ndhe der Pumpgrenze auf,
siehe beispielsweise Mailach et al. (2001). Anregungsmechanismen von NSV in Turbinen wurden
jingst von Kim et al. (2023) beschrieben. Diese Stoérungen rotieren in dhnlicher Geschwindigkeit
wie rotierende Stallzellen konvektiv {iber den Umfang, sind jedoch nicht mit Riickstromungen
assoziiert (Stapelfeldt und Brandstetter 2020). Die Stérungen bilden dabei zuniichst eine Uber-
lagerung von verschiedenen Umfangsmoden/Knotendurchmessern, die im stationdren Frequenz-
spektrum als benachbarte Spitzen beobachtet werden und teilweise als rotierende Instabilitdten
bezeichnet werden. Nach Brandstetter et al. (2021) kann sich daraus eine kohérente Stréomung-
struktur bilden, wenn sich eine Struktureigenfrequenz in der Nédhe befindet. Dann kann es zu
einem sogenannten ,lock-in“ kommen, bei dem die aerodynamischen Strukturen Frequenz und
Knotendurchmesser der Schaufeleigenmode annimmt und diese zum Schwingen anregt. Diese
Schwingungen werden auch als NSV (non-synchronous vibrations) bezeichnet, wobei dies von
dem Uberbegriff der nicht-synchronen Schwingungen abzugrenzen ist, der auch die anderen ge-
nannten Phinomene umfasst.

2.3.4 Synchrone Schwingungen

Synchrone Schwingungen der Rotorschaufeln treten bei drehzahlharmonischen Frequenzen auf,
die typischerweise aus stehenden aerodynamischen Strukturen angeregt werden. Die Anregung
entspringt dabei meist aus geometrischen Periodizitdten, wie einer bestimmten Anzahl von Sta-
torschaufeln oder Stiitzrippen. Folglich ist das Schwingungsphdnomen eine erzwungene Schwin-
gung. Auch wenn nicht-synchrone Schwingungen ebenfalls erzwungene Schwingungen sein kén-
nen, werden erzwungene synchrone Schwingungen im Turbomaschinenkontext typischerweise als
Forced Response bezeichnet.

Im Folgenden sollen die Nachldufe einer stromaufliegenden Statorreihe mit V' Schaufeln betrach-
tet werden. Eine Rotorschaufel rotiert je Rotorumdrehung an den V' Statorschaufeln vorbei. Da-
bei erfiahrt sie auf ihrer Oberfliche periodische Druckschwankungen, die durch die Nachldufe der
Statorschaufeln ausgelost werden. Die Nachlaufe kénnen {iber eine rdumliche Fourier-Zerlegung
des Totaldrucks in Umfangsmoden beschrieben werden. Diese weisen im stationdren Bezugs-
system die Frequenz 0 auf, im rotierenden Bezugssystem des Rotors fithren diese jedoch zu
einer Anregung bei einem Vielfachen der Drehzahl €2,, der Blattwechselfrequenz (vane passing
frequency, VPF) Qypp

Q:h-QVpp:hE-OV-QT (2.57)

und deren Harmonischer h. Die anregende Drehzahlharmonische wird auch als Erregerordnung
EO bezeichnet.
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Abbildung 2.10: Darstellung des Totaldruckverlaufs im Nachlauf eines von insgesamt 23 Statoren
einer Passage und dessen Rekonstruktion aus drei Harmonischen (h = 0,1,2,3). Fiir eine bessere
Sichtbarkeit wurden die Harmonischen A = 1,2,3 um die 0. Harmonische in y-Richtung verschoben
(Prinzipskizze).

In Abb. 2.10 ist exemplarisch ein Nachlauf und dessen Zusammensetzung aus den Harmonischen
dargestellt. Aufgrund der (ndherungsweisen) Symmetrie von Turbomaschinen reicht hierfur die
Betrachtung einer Statorpassage aus. Je nach Form des Nachlaufs ist eine unterschiedliche Zahl
von Harmonischen fiir eine gute Wiedergabe des Nachlaufs notig. Insbesondere bei diinnen und
tiefen (hoher Totaldruckverlust) Nachldufen sind meist mehr Harmonische notwendig. Zudem
treten bei starken Gradienten Uberschwinger, das sogenannte Gibbs-Phénomen (Gibbs 1899),
auf. Bei Unstetigkeiten bleiben diese auch mit zunehmender Zahl an Harmonischen bestehen.
Die Amplitude des gréfiten Uberschwingers liuft gegen einen Wert von ca. 9% der Sprunghdhe
(Meyer 2021). Eine Anregung kann neben der erwidhnten Nachlaufanregung auch durch andere
Effekte, wie den Potentialeffekt der stromabliegenden Statorreihe, durch akustische Moden oder
durch Storungen am Eintritt erfolgen.

Ob die Welle vorwarts (FTW) oder riickwérts (BT W) rotiert, hingt von dem Anregungsmuster
ab und wird in der Regel durch das Vorzeichen des Knotendurchmessers ND beschrieben. Da es
fiir den Knotendurchmesser unterschiedliche Vorzeichenkonventionen gibt, sei an dieser Stelle
angemerkt, dass in dieser Arbeit eine in Drehrichtung des Rotors rotierende Welle stets mit
einem positiven Knotendurchmesser und eine entgegen dem Rotor rotierende Welle mit einem
negativen Vorzeichen bezeichnet werden. Bei fremderregten Schwingungen in Turbomaschinen
tritt, wie bereits erldutert, die Anregung der Beschaufelung in der Regel bei dem Vielfachen
der Drehzahl EO als umfangsperiodisches rotierendes Muster auf. Dieses regt bei einem zykli-
schen System nur einen bestimmten Knotendurchmesser in einer Rotationsrichtung an, was aus
der modalen Erregerkraft in Gl. (2.23) und der Orthogonalitét der verschiedenen Knotendurch-
messer zueinander folgt. Der antwortende Knotendurchmesser lasst sich tiber die anregende
Erregerordnung FO tiiber

ND=—(EO—k-N), k€Z:—NDpas < ND < NDpaz (2.58)

berechnen. Hierbei ist anzumerken, dass fiir eine gerade Schaufelzahl +N D,,,, die gleichen
Knotendurchmesser sind. Der Zusammenhang ist exemplarisch fiir einen Rotor mit 24 Schaufeln
in Abb. 2.11 links dargestellt.
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Abbildung 2.11: Links: Zusammenhang zwischen Erregerordnung FO und angeregtem Knoten-
durchmesser ND bei einem Rotor mit 24 Schaufeln (Prinzipskizze); Rechts: Campbell-Diagramm
(Prinzipskizze)

Fiir die modale Anregungskraft f in Gl (2.54) ergibt sich folglich nur ein von 0 abweichender
Eintrag

(2.59)

3

_ 0 ND; = ND
7 {#

=0 sonst

bei der entsprechenden Anregungsfrequenz 2 = EO - Q.

Um kritische Betriebspunkte zu identifizieren, eignet sich das Campbell-Diagramm Abb. 2.11.
Dieses stellt in einem Diagramm der Drehzahl die drehzahlabhéngigen Eigenfrequenzen der
verschiedenen Moden gegeniiber. Zuséatzlich werden die relevanten Erregerordnungen als Gerade
eingezeichnet. An den Schnittpunkten mit den Moden ergeben sich Resonanzstellen, an denen
hohe Schwingungsamplituden erwartet werden.

2.3.5 Verstimmung (Mistuning)

In realen Systemen liegt keine echte zyklische Symmetrie vor, da sich Massen- und Steifigkeitsver-
teilung der einzelnen Sektoren unterscheiden. Dies kommt zum Beispiel durch Fertigungstoleran-
zen, Materialinhomogenitidten oder unterschiedliche Kontaktbedingungen zustande. Zudem ist
auch eine bewusste Verstimmung méglich. Ein verstimmtes zyklisches System wird im Folgenden
mit der Bewegungsgleichung

(M° + AM) Z + (D° + AD) Z + (K° + AK) &

0 (2.60)

beschrieben. Die Matrizen AM, AD und AK beschreiben die Anderung der Massen-, Dampfungs-
und Steifigkeitsmatrizen der einzelnen Sektoren im Vergleich zum unverstimmten System mit
den Systemmatrizen M°, D° und K°. Diese Verstimmungsmatrizen fithren zum Verlust der zy-
klischen Gestalt der resultierenden Systemmatrizen. Somit kommen die Eigenwerte nicht mehr
doppelt vor und die Orthogonalitidt der Moden gegeniiber den Knotendurchmessern verschwin-
det. Oftmals wird nur eine Steifigkeitsverstimmung angenommen. In traveling-wave-Koordinaten
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Abbildung 2.12: Einfluss der Verstimmung (Prinzipskizze). Links: Schaufelantworten; Rechts:
Einfluss auf Dampfung und Frequenzen der Systemmoden

ergibt sich zunéchst eine Blockdiagonalform der nominellen Systemmatrizen. Durch Modaltrans-
formation folgt dann

(—921\7I+i913+K+AK> i=F (2.61)

Die Verstimmungsmatrix AK ist dabei als einzige keine Diagonalmatrix. Dies zeigt anschau-
lich, dass die Systemmoden nicht mehr als isolierte Knotendurchmesser-Schwingungen vorliegen,
da die Verstimmungsmatrix Koppelungsterme zwischen diesen einfithrt. Daraus ergeben sich
folgende Konsequenzen (Kenyon und Griffin 2003):

1. Frequenzaufspaltung bezeichnet das Auseinanderwandern der Eigenfrequenzen der ste-
henden Modenpaare.

2. Modenverzerrung bezeichnet die Beteiligung von zusétzlichen Knotendurchmessern und
anderen Modenfamilien an der Modenform.

Frequenzaufspaltung tritt bereits bei kleiner Verstimmung auf und tritt hauptsichlich auf, wenn
die Umfangsperiodizitat der Verstimmung dem doppelten des Knotendurchmessers entspricht.
Die stehenden Moden kénnen aufgrund der nun abweichenden Frequenzen nicht mehr zu einer
rotierenden Welle kombiniert werden. Es kommt zu Amplituden, die gegeniiber dem unverstimm-
ten Fall erhoht sind.

Fir groflere Verstimmungen dominiert die Modenverzerrung. Durch die Verstimmung ist die
Schwingungsenergie nicht mehr gleichméfig in allen Sektoren der Beschaufelung verteilt, son-
dern konzentriert sich in einigen benachbarten Schaufeln (Wei und Pierre 1988), auch Moden-
lokalisation genannt. Ein Beispiel ist in Abb. 2.12 links gezeigt. Die maximalen verstimmten
Schaufelamplituden (Amplituden der verstimmten Struktur) liegen in diesem Beispiel 18 % tiber
den unverstimmten Amplituden, wiahrend einige Schaufeln auch verringerte Amplituden erfahren.
Dies ergibt sich aus der Zusammensetzung der verstimmten Mode aus mehreren Knotendurch-
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messern. Die maximale Erhohung der Schwingungsamplitude gegeniiber dem unverstimmten
Fall wurde durch Whitehead (1966) in Abhéngigkeit von der Schaufelzahl N analytisch zu

quayc o 1+ \/N
(jtuned 2

(2.62)

bestimmt. Aus der Modenverzerrung resultiert gleichzeitig die Moglichkeit, eine Mode durch
mehrere Knotendurchmesser bzw. Erregerordnungen anzuregen.

Wiéhrend Verstimmung bei erzwungenen Schwingungen ein Problem darstellt, da die Ampli-
tudeniiberh6hungen durch die Modenlokalisation zu Strukturversagen fithren kann, ist sie bei
selbsterregten Schwingungen von Vorteil. Das kombinierte Antworten von mehreren Knoten-
durchmessern fithrt ndmlich auch zu einer Anderung der Diémpfung. Dabei nihern sich die
Déampfungen der verstimmten Moden mit zunehmender Verstimmung immer weiter ihrem Mit-
telwert an, was u. a. zu einer Erhéhung der minimalen Dampfung (aber auch einer Verringerung
der maximalen Dampfung) fithrt und somit Flattern verhindern kann. Ein entsprechendes Bei-
spiel ist in Abb. 2.12 rechts dargestellt.

2.3.6 Numerische Modellierungsansatze

In diesem Abschnitt soll ein kurzer Uberblick iiber numerische Verfahren und Ansitze gegeben
werden, die fiir die Untersuchungen in dieser Arbeit relevant sind.

Harmonic Balance

Instationdre Stromungen in Turbomaschinen sind in der Regel durch die Rotation bedingt zeit-
lich periodisch. Dies macht eine Betrachtung der Stromung im Frequenzbereich sinnvoll und
erlaubt eine effiziente Losung von zyklischen Problemen. Ein weit verbreitetes Verfahren ist die
sogenannte Harmonic Balance (HB) Methode, die eine nicht-lineare Berechnung der Strémung
im Frequenzbereich bei ausgewéhlten Frequenzen ermoglicht. Dies ermoglicht zudem die Ver-
wendung von periodischen Randbedingungen mit Phasenversatz in Umfangsrichtung, so dass
eine Stromungspassage als numerisches Modell meist ausreichend ist und den Rechenaufwand
deutlich reduziert. Es sei an dieser Stelle erwdhnt, dass manche HB Ansétze auch mit zwei Stro-
mungspassagen arbeiten. Auch hier kann aber auf die periodischen Interfaces mit Phasenversatz
zuriickgegriffen werden.

Es gibt verschiedene numerische Ansétze fiir HB, die teilweise die Navier-Stokes-Gleichungen
direkt im Frequenzbereich 16sen und teilweise eine nicht-lineare Kopplung aller aufgelosten Fre-
quenzen miteinander ermdoglichen. Aufgrund des mit der Anzahl an Frequenzen stark zunehmen-
den Rechenaufwands und der aufwéindigen Implementierung durch das komplexe nicht-lineare
Verhalten von Turbulenzmodellen werden diese in der Praxis jedoch kaum angewendet (Frey
et al. 2014, Hall et al. 2002). Ein héufig verwendeter Ansatz ist ein hybrides Verfahren, dass
sowohl im Frequenz- als auch im Zeitbereich mittels (inverser) diskreter Fourier-Transformation
arbeitet. Dies hat den Vorteil, dass die verwendeten Modelle und Randbedingungen aus dem
urspriinglichen Loser im Zeitbereich erhalten bleiben. Eine nicht-lineare Kopplung erfolgt nur
zwischen bestimmten aufgelésten Frequenzen. Im Folgenden soll das hybride HB Verfahren des
Stromungslosers TRACE vorgestellt werden (Frey et al. 2014), das in dieser Arbeit eingesetzt
wird.
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Die Unsteady Reynolds-Averaged Navier-Stokes (URANS) Gleichungen werden dazu als

oq(t,x,y,z)

ot R(q(t,x,y,2)) = 0 (2.63)

dargestellt, wobei R das diskretisierte RANS Residuum und ¢ den zeit- und ortsabhéngigen
Vektor der Erhaltungsgrofien darstellt. Das zeitperiodische Stromungsfeld kann als Summe von
Schwingungen einer Grundfrequenz w und deren K Harmonischen

K
q(t,x,y,2) = Re{z q}(x,y,z)eikwt} (2.64)

k=0

beschrieben werden. In der Regel ist hier eine finite Anzahl von Harmonischen K notwendig, um
das zu untersuchende Strémungsphénomen ausreichend genau wiederzugeben.

Damit folgt fir Gl. (2.63)

—

ikwiy + R(7), =0, k=0,...,K. (2.65)

Da die RANS-Gleichungen E((j’ ) nicht-linear sind, folgt, dass die k-te Harmonische des Resi-

duums ﬁ((j’ ). ebenfalls nicht-linear ist und somit von den anderen Harmonischen k& abhéngen
kann. Die Gleichungen (2.65) der einzelnen Harmonischen & sind somit nicht entkoppelt. Folg-
lich ist die mathematische Kopplung der Terme notwendig, die hier iiber die diskrete Fourier-
Transformation .# erfolgt. Dazu werden nach dem Nyquist-Shannon-Abtasttheorem mindestens
Nmin = 2K + 1 dquidistant verteilte Stitzstellen verwendet und es ergibt sich

ikwiy + F(R(FG)=0 k=0,... K. (2.66)

Der resultierende Losungsalgorithmus basiert somit darauf, dass die Losungen im Frequenzbe-
reich cf iiber eine inverse Fourier-Transformation zu n > ng,,;, Zeitpunkten in den Zeitbereich
transformiert und in die klassischen RANS Gleichungen R eingesetzt werden. Dadurch ergeben
sich Losungen zu n Zeitpunkten, die wiederum iiber eine Fourier-Transformation in den Fre-
quenzbereich transformiert und mit der im Frequenzbereich formulierten zeitlichen Ableitung
addiert werden. Das numerische Verfahren bestimmt (5 dann so, dass dieses Ergebnis zu null wird.
Die numerische Losung der Gl. (2.66) erfolgt letztendlich analog zu stationdren Berechnungen
mit einem impliziten Pseudozeitschritt-Verfahren.

Liegen mehrere Grundfrequenzen vor, so werden die betrachteten instationdren Stérungen in so
genannten Harmonic Sets gegliedert. Ein Harmonic Set beschreibt Kreisfrequenz w und Inter-
blade Phase Angle o von Grundfrequenz und deren Harmonische als

S = {(0,0), (klw,kzlo), cee (kKw,kKo)} . (267)

Uber ein Taylor-Polynom 2. Ordnung wird das Residuum im Zeitbereich R(.#~14) durch eine
Gleichung der Form

RF3)=C+ Y Lot > Guuw+0o(I7]%) (2.68)
we.#\(0,0) w,w'e.#\(0,0)
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mit den konstanten, linearen und quadratischen Termen C_", L und C_j approximiert. Die nicht-
lineare Kopplung zweier Frequenzen erfolgt folglich nur durch den Term Q.

Existieren mehrere Harmonic Sets .77,.%%,... ist die Wahl der Stiitzstellen fiir die Fourier-
Transformation nicht mehr trivial, da sich die Konditionszahl der Fouriermatrizen verschlechtert.
Der Ansatz entkoppelt deshalb die Harmonic Sets iiber die Ndherung

—

R (9_1q7y1u5ﬂ2 . ) ~ R (9_li¢1) +R (9_1@7)2) +...—R (9_1(§y1m,¢2> - (2.69)

weitgehend. Folglich werden die Harmonic Sets nur in sich und iiber Frequenzen, die in anderen
Harmonic Sets ebenfalls vorhanden sind (. N .#%2) nicht-linear gekoppelt, also in der Fourier-
Transformation beriicksichtigt. Dies reduziert den Rechenaufwand und erhéht die Stabilitat er-
heblich, da weiter eine dquidistante Stiitzstellenverteilung und somit eine gut konditionierte
Fouriermatrix verwendet werden kann. Fiir aeroelastische Berechnungen miissen zudem harmo-
nische Netzverschiebungen aufgeprigt und mit beriicksichtigt werden. Dafiir sei auf Ashcroft
et al. (2014) verwiesen.

Beriicksichtigung der aerodynamischen Effekte in den Bewegungsleichungen

Aerodynamische Effekte werden in der Regel in den strukturdynamischen Bewegungsgleichungen
durch modale Grofien ausgedriickt. Diese werden durch eine einseitig gekoppelte Fluid-Struktur-
Interaktion mittels Computational Fluid Dynamics (CFD) berechnet. Grundsétzliche Annahme
fiir die Berechnung der aerodynamischen Effekte ist die Linearitdt von Strukturdynamik und
Aerodynamik sowie ein vernachléssigbarer Einfluss der Masse der die Schaufel umstrémenden
Luft. Dies erlaubt das Separieren der aerodynamischen Einfliisse auf die Struktur in Dédmpfungs-
und Anregungseffekte. Die Berechnungen erfolgen demnach mithilfe von zwei Simulationen. Eine
detaillierte Ubersicht iiber alle getroffenen Annahmen und Herleitungen sind fiir die Energie-
Methode (siehe unten) in Blocher und Gémez Fernandez (2014) dargestellt. Sie sind jedoch
grofiteils auch fiir die Beriicksichtigung in den Bewegungsgleichungen giiltig.

Der aerodynamische Einfluss auf die Schwingung im Sinne von Steifigkeit und Dampfung léasst
sich tiber die aerodynamische Arbeit, die das Fluid an der Schaufel bei Schwingung leistet, be-
rechnen. Dazu werden in instationdren CFD-Simulationen die Modenformen als Schaufelschwin-
gungen vorgegeben und die instationdren Druckkrifte mit den Verschiebungen iiber die Schaufel
integriert. Die Kraft auf einem Teil £ mit der Fliche S der Schaufeloberfliche berechnet sich
aus dem Mittelwert und instationéren Schwankungen von Druck p,p’ und Normalenvektor 72, 71’
bei der Kreisfrequenz w zu

f]() (p]nj ‘|‘pj ) WtSj' (2.70)

Daraus lasst sich mit dem modalen Verschiebungsvektor ¥ die aerodynamische Arbeit

T
/fo(t (2.71)
0

—
N

= —inzl f (2.72)
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bestimmen (Kersken et al. 2012). Das logarithmische Dekrement ergibt sich dann mit der Schwin-
gungsenergie E iiber (Carta 1967)

~Re{W} = Re{W}

A= =
2F w?m

(2.73)

Hierbei stellt m die modale Masse der in der CFD-Berechnung verwendeten Mode mit der
entsprechenden Amplitude dar. Zudem kann der dquivalente viskose Dadmpfungs- und Steifig-
keitskoeffizient

Re{W} Im{W}
ND __ ND — _
daero - 7TWA2 ’ kaero 7TA2 (274)

bestimmt werden, der fiir die modale Démpfungs- und Steifigkeitsmatrix in Gl. (2.55), benotigt
wird. Da in der Regel in der numerischen Simulation die Modenform i skaliert wird, muss dieser
Skalierungsfaktor A beriicksichtigt werden (Willeke et al. 2017). Hierbei ist anzumerken, dass in
der Regel von kleinen Schaufelauslenkungen und so einem linearen aerodynamischen Verhalten
ausgegangen wird. Das bedeutet, dass die bestimmte Dampfung und Steifigkeit von der (kleinen)
Schwingungsamplitude unabhéngig ist und die aerodynamische Arbeit entsprechend quadratisch
skaliert (Blocher und Gémez Fernandez 2014). Eine Berechnung bei unterschiedlichen Schwin-
gungsamplituden ist jedoch bei nicht-linearer Aerodynamik ebenfalls denkbar. Wichtig bleibt
jedoch, dass, wie in Abschn. 2.3.2 beschrieben, die verschiedenen traveling-wave Moden in der
Aerodyanmik linear {iberlagert werden kénnen. Da die Moden als rotierende Wellen mit un-
terschiedlichen Knotendurchmessern auftreten, sind Berechnungen mit einer Strémungspassage
mit konventionellen Verfahren meist nicht ausreichend. Bevorzugt wird deshalb auf numerische
Frequenzbereichsverfahren mit Phasenversatz-Randbedingungen an den periodischen Réndern
zuriickgegriffen, wie die oben beschriebene Harmonic Balance Methode.

Zusétzlich kann fiir erzwungene Schwingungen die modale Anregungskraft in einer weiteren
Simulation mit starrer Schaufel berechnet werden. Grundlage dafiir sind die anregenden insta-
tiondren Schaufeldriicke, die z. B. aus Schaufelnachldufen bei der Anregungsfrequenz berechnet
werden. Die modale Anregungskraft fND fiir den anregenden Knotendurchmesser ND ergibt
sich dann aus dem Betrag der aerodynamischen Arbeit |W| iiber (Maroldt et al. 2022b)

aero

inp _ W]

aero it A

(2.75)

Energie-Methode

Ein héufig verwendetes Verfahren zur Bestimmung einer unverstimmten Schwingungsamplitude
bei Resonanz eines linearen Systems ist die Energie-Methode (Moffatt und He 2003). Auch hier
wird je eine Anregungs- und eine Dadmpfungssimulation mittels CFD durchgefiihrt. Die Moden-
form wird ebenfalls iiber den Skalierungsfaktor A auf eine maximale Amplitude Ageate skaliert.
Im Rahmen der Dampfungsbestimmung wird iiber Gl. (2.72) dann die aerodynamische Damp-
fungsarbeit W 44 berechnet. Weiter wird fiir die Anregung iiber Gl. (2.72) die aerodynamische
Anregungsarbeit an 4 berechnet.
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Abbildung 2.13: Energiegleichgewicht aus Anregungs- und Dadmpfungsarbeit (Prinzipskizze),
nach Moffatt und He (2003)

Aufgrund der Linearitét lasst sich folglich wie in Abb. 2.13 dargestellt die aecrodynamische Arbeit
iiber die Amplitude der verwendeten Modenform skalieren. Wird die Amplitude auf den Wert
Zeq skaliert, so gilt

A2,
Wiii = 35 Wadiae (2.76)
scale
Ay
WfrvAAeq - frvAscale' (277)
Ascale

Da in Resonanz ein Gleichgewicht aus Anregungsarbeit und Démpfungsarbeit vorliegt, ergibt
sich im Resonanzfall die Amplitude

0= Wd,Aeq + Wfr,Aeq (2.78)
) W,
& Agg = — Agoqre—Lrseate (2.79)
dvAscale

Fundamental Mistuning Model (FMM)

Das Fundamental Mistuning Model (Feiner und Griffin 2002) ist ein in der Literatur héufig
verwendetes Modell, da es sehr einfach anwendbar ist und nur wenig Eingabedaten benétigt.
Es basiert auf dem subset of nominal modes Ansatz (SNM) von Yang und Griffin (2001). Als
nominelle (nominal) Moden werden Moden der unverstimmten Struktur bezeichnet. Das SNM-
Konzept besagt, dass die Moden einer (leicht) verstimmten Struktur durch einen Teil der nomi-
nellen Moden dargestellt werden kénnen. Die Teilmenge der nominellen Moden wird dabei so
ausgewahlt, dass sie nur in der Frequenz nahe beieinander liegende Moden enthélt. Im FMM
werden die verstimmten Moden X aus den unverstimmten Moden X° einer Modenfamilie iiber

X = BX° (2.80)

zusammengesetzt. Annahme ist eine in der Frequenz isolierte Modenfamilie und dass sich die
grundsétzliche Modenform durch die Verstimmung nicht &ndert. Eine allgemeinere Form des
FMM wurde durch Feiner und Griffin (2004) beschrieben. Damit kénnen prinzipiell auch Mo-
denfamilien mit groferem Scheibenanteil in der Modenform beriicksichtigt werden, da fiir jeden
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Knotendurchmesser eine individuelle Eigenfrequenz bestimmt wird. In der Praxis fithrt der er-
héhte Scheibenanteil jedoch oft zu einer Anderung der Modenform bei unterschiedlichen Kno-
tendurchmessern, so dass das Modell bei gréfieren Scheibenschwingungen schlechtere Ergebnisse
liefert.

Unter den Annahmen des FMM kann die modale Gleichung

(Q°2 +20°00Q°)3; = w?; (2.81)
A

hergeleitet werden (Feiner und Criffin 2004). Hierbei stellt A die Mistuningmatrix dar. Die
modale Gleichung setzt die nominellen Eigenfrequenzen

Q° = diag(w?), Q% = diag(w?), (2.82)

die Gewichtungsfaktoren fiir die Beschreibung der verstimmten Moden (2 auf Basis der unver-
stimmten Moden g3

N—-1
G = Bimin (2.83)
m=0

und den Eigenfrequenzen der verstimmten Struktur w; in Relation. Unbekannt sind die relativen
Sektorverstimmungen Aw(®) der N Sektoren s bzw. deren Fourier-Transformation @ in

wop Wi - WN-1

_ WN-1 W -+ WN-2

Q= ) L ) , (2.84)
w1 wo )

o= F(Aw®). (2.85)

Sind die unverstimmten Frequenzen w;? bekannt und wurde mindestens eine der verstimmten

Moden ;E'j und der zugehdrigen Eigenfrequenzen w; experimentell bestimmt, so kénnen diese
nach dem Verfahren von Feiner und Griffin (2004) iiber die Methode der kleinsten Fehlerqua-
drate und Gl. (2.81) bestimmt werden (Basic FMM ID). Zusétzlich konnen bei Bedarf auch die
unverstimmten Eigenfrequenzen der Struktur (Advanced FMM ID) bestimmt werden, indem
das Verfahren um eine Iterationsschleife erweitert wird. Eine weitere Erweiterung von Feiner
und Griffin (2007) erlaubt zudem die Nutzung komplexer Eigenfrequenzen, was die Bestimmung
der nominellen Dampfung und der Dampfungsverstimmung ermdoglicht.

Das FMM wurde spéter von Kielb et al. (2004) um die aerodynamische Kopplung ergéanzt. Die
resultierende Bewegungsgleichung in traveling-wave-Koordinaten lautet

(—921 + 0D, + diag(w??) + Ko, + A) 7 =f. (2.86)
Hierbei stellt

A = AK — diag(wj’)AM (2.87)

33



2.3 Turbomaschinen-Aeroelastik

die Verstimmungsmatrix dar. Diese kann aus den relativen Frequenzabweichungen der Schaufel-
sektoren und den unverstimmten Eigenfrequenzen zu

Ay = 22n%m ( () iln= m)2”) (2.88)

berechnet werden.
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Kapitel 3

Einordnung in den Stand der
Forschung

Im Folgenden soll ein Uberblick iiber drei relevante Themenbereiche in der Aeroelastik gegeben
werden, die fiir diese Arbeit von Bedeutung sind. Die Themenbereiche sind erzwungene Schwin-
gungen in Turbomaschinen in Abschn. 3.1, die Schaufel-Rotor-Interaktion in Turbomaschinen in
Abschn. 3.2 und die experimentelle Dadmpfungsbestimmung in Turbomaschinen in Abschn. 3.3.
Dadurch soll die Arbeit zunéichst eingeordnet werden, bevor in Abschn. 3.4 die konkreten Ziele
und notwendigen Methoden fiir die Untersuchungen abgeleitet werden.

3.1 Erzwungene Schwingungen in Turbomaschinen

Erzwungene Schwingungen in Turbomaschinen sind schon seit vielen Jahren Gegenstand von
Untersuchungen. Es bedarf bereits bei linearen Strukturen (Strukturen, die durch lineare Model-
le beschrieben werden kénnen) einer multidisziplindren Betrachtung der Themen Verstimmung,
Rotor-Stator-Interaktion und Dampfung. Im Fokus ist dabei jedoch oft nur einer der genannten
Themenbereiche. Zusétzlich sind nur wenige Forschungsarbeiten anhand experimenteller Daten
von industrienahen Turbomaschinen in der offen zugénglichen Literatur vorhanden. Im Folgen-
den wird der Stand der Forschung mit Fokus auf Arbeiten, die sowohl auf numerischen als auch
experimentellen Daten basieren und eine méglichst umfassende Betrachtung der genannten The-
menbereiche liefern, vorgestellt.

Frithe Arbeiten fokussierten sich auf die experimentelle Untersuchung der reinen aerodynami-
schen und aeroakustischen Rotor-Stator-Interaktionen als Anregungsmechanismus der Schaufel-
schwingungen, siehe z. B. Gallus et al. (1980) und Capece et al. (1986). Mit der stetigen Verbesse-
rung der messtechnischen Moglichkeiten, insbesondere durch Dehnungsmesstreifen und optische
Tip-Timing Systeme, werden in neueren Arbeiten auch die Interaktionen zwischen Struktur und
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Fluid deutlich besser erfasst. Dehnungsmesstreifen weisen dabei den Nachteil auf, dass sie intru-
siv sind und auch die Verstimmung der Beschaufelung beeinflussen konnen. Als Beispiele seien
hier Petrov et al. (2010), Moffatt und He (2003) und Ning et al. (2003) genannt.

Umfangreiche aeroelastische Untersuchungen wurden an dem 31/2-stufigen Axialverdichter (P3S)
der Purdue Universitiat durchgefiihrt. Im Fokus stand der zweite Rotor des Verdichters in Blisk-
Bauweise. Li et al. (2017b) fithrte URANS-Berechnungen im Zeitbereich von einem Elftel aller
Passagen des P3S mit Ansys CFX durch. Berechnet wurde der zweite Rotor sowie der stromauf-
und stromabliegende Stator. Auf Basis einer Vielzahl von stationédren und instationdren Messun-
gen konnten grofteils gute Ubereinstimmungen zwischen CFD und Experiment u.a. im Bezug
auf Betriebspunkt, Nachlaufform, Potentialfelder und Blattspitzenwirbel gezeigt werden. Mithil-
fe von Harmonic Balance Berechnungen des isolierten Rotors wurde zusétzlich die aerodynami-
sche Ddmpfung bestimmt. Damit wurden die unverstimmten Schwingungsamplituden berechnet
und mit dem Mittelwert der maximalen Schaufelamplituden aus dem Experiment verglichen.
Dabei zeigten sich geringe Abweichungen, die bei zwei der drei Betriebspunkte bei unter 8 %,
bei dem letzten Betriebspunkt allerdings bei ca. 35 % lagen. Um die Verstimmung der Beschau-
felung zu berticksichtigen, wurde im néchsten Schritt durch Li et al. (2017a) das FMM und ein
Component Mode Mistuning (CMM) Modell angewendet. Das CMM Modell projiziert die Ver-
stimmung iiber eine Component Mode Synthesis (CMS) in eine SNM-Basis. Dabei kénnen im
Gegensatz zum FMM auch mehrere Modenfamilien beriicksichtigen werden, was insbesondere bei
scheibendominierten Moden vorteilhaft sein kann. Die Schaufelverstimmung wurde auf Basis des
Phasensprungs in den Schaufelantworten aus den Tip-Timing-Messungen bestimmt. Unter Be-
riicksichtigung der vielen Unsicherheiten bei solchen Vorhersagen konnten insbesondere bei den
integralen Werten, wie der Amplitudeniiberhéhung, gute Ubereinstimmungen gezeigt werden.
Grofie Unsicherheit entstand hier durch die Anderung des Verstimmungsmusters bei Wieder-
holungsmessungen. Gerade in mehrstufigen Maschinen ist die Berechnung besonders komplex,
da strukturdynamische und akustische Effekte zu Interaktionen mit anderen Stufen fithren kon-
nen. Unter dieser Mafigabe wurden die Arbeiten von Li et al. (2017a) u.a. durch Hegde et al.
(2020) weiter fortgefiithrt. Die Autoren beriicksichtigten bei der Berechnung der aecrodynamischen
Anregung eine weitere Rotorreihe und verwendeten eine gezielte Vergroberung des Netzes, um
Reflexionen an den Interfaces zu reduzieren. Dadurch konnte die Ubereinstimmung zwischen
Experiment und Numerik deutlich verbessert werden. Es sei angemerkt, dass auch im Hinblick
auf die numerische aerodynamische Ddmpfungsberechnung eine Vielzahl von numerischen Arbei-
ten existieren. Diese zeigen, dass akustische Interaktionen ebenfalls einen bedeutenden Einfluss
auf die aerodynamische Dampfung haben, siche z. B. Vahdati et al. (2015) und Gallardo et al.
(2019).

Weitere weitreichende Untersuchungen wurden von Terstegen et al. (2019), Sanders et al. (2019)
und Sanders (2020) an einem 21/2-stufigen Axialverdichter in Bliskbauweise der RWTH Aa-
chen durchgefithrt. Terstegen et al. (2019) fithrten u.a. Harmonic Balance Simulationen der
Rotor-Stator-Interaktionen mit dem Stromungsloser TRACE durch und verglichen die Ergeb-
nisse mit instationdren Druckmessdaten. Damit konnte gezeigt werden, dass akustische Inter-
aktionen sowohl mit benachbarten Reihen als auch anderen Rotorreihen von Bedeutung sind,
um die anregenden instationdren Driicke und damit auch die Schwingungsamplituden korrekt
vorherzusagen. Weiter fithrten Sanders et al. (2019) eine Untersuchung der Sensitivitdten und
Unsicherheiten in Bezug auf die berechneten Schwingungsamplituden bzw. -spannungen durch,
in dem Turbulenz- und Transitionsmodelle und Netzfeinheit variiert wurden. Die Schwingungs-
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3.1 Erzwungene Schwingungen in Turbomaschinen

amplituden wurden dabei iiber die Energiemethode berechnet. Im Vergleich mit den experimen-
tellen Daten zeigte sich, dass an das numerische Netz fiir die Berechnung der Anregung deutlich
hohere Anforderungen als bei stationdren Berechnungen gestellt werden miissen, wenn die akus-
tischen Effekte mit aufgelost werden sollen. Zudem zeigte sich anhand von Strémungsfeldmes-
sungen mit 5-Lochsonden, dass die integralen Performanceparamter des Verdichters mit dem
k-w-Turbulenzmodell und Multimode Transitionsmodell am besten vorhergesagt werden konn-
ten. Dagegen wurde die Nachlaufform und damit die Anregungskréfte durch das SST-Modell
mit y-Reg,-Transitionsmodell besser vorhergesagt. Die Berticksichtigung der aerodynamischen
Dampfung und der Verstimmung war nicht im Fokus dieser Arbeiten. Die aerodynamischen
Dampfungen wurden mit einem einreihigen Modell numerisch berechnet, die mechanische Damp-
fung wurde mit ca. 20 % der aerodynamischen Dampfung angesetzt. Zur Beriicksichtigung der
Verstimmung wurde ein einfacher integraler Ansatz gewéahlt. Sanders (2020) berechnete Amplitu-
deniiberh6hungsfaktoren aus einem CMS-Modell, das die Frequenzabweichungen aus optischen
Vermessungen der Schaufeln bestimmt. So konnten die maximalen Schwingspannungen mitein-
ander verglichen werden und eine mittlere Vorhersagegenauigkeit von 23 % erreicht werden.

Als letzter Versuchsstand soll hier die 5-stufige Axialturbine am Institut fiir Turbomaschinen
und Fluid-Dynamik (Leibniz Universitdt Hannover) genannt werden. Aschenbruck und Seume
(2014) untersuchten an dieser Turbine experimentell und numerisch den Einfluss von alternie-
renden Staffelungswinkeln auf die Forced Response der letzten Rotorstufe. Dabei wurden 15
der 29 Statorschaufeln mit einer Staffelungswinkelénderung von 1,5° versehen. Somit wurde
eine neue Resonanzstelle mit der EO15 erzeugt. Die Anregungskréifte wurden mit dem Stro-
mungsloser Ansys CFX iiber Zeit-instationdren Simulationen von zwei Passagen mit einer ange-
passten Teilung berechnet. Die Dampfung wurde iiber die Halbwertsbreite aus den Messdaten
bestimmt. Der Vergleich des Totaldruckverlaufs im Nachlauf zum Experiment zeigt einen schma-
leren und deutlich tieferen Nachlauf in der CFD. Dies wurde mit RANS-typischen Defiziten der
Ausmischungsvorhersage und dem Einfluss der 5-Lochsonde auf die Strémung begriindet. Die
Schwingungsamplituden wurden fiir Numerik und Experiment separat normiert, so dass kein
direkter Vergleich der Schwingungsamplituden moglich ist. Somit wurde jedoch die Unsicher-
heit durch die Dampfungsbestimmung verringert, da systematische Unterschiede zwischen den
absoluten Werten durch die Normierung eliminiert werden. Damit konnten die durch die Staf-
felungswinkelvariationen bei EO15 hervorgerufenen Amplitudenidnderungen gut wiedergegeben
werden. Groflere Unterschiede gab es bei dem Einfluss der Staffelungswinkelvariationen auf die
urspriingliche EO29. Hier wurde vermutet, dass dies durch eine verédnderte Kontaktsitutation
im Schaufelfufl begriindet ist. Hauptmann et al. (2018) vergleichen drei verschiedene Berech-
nungsansétze zur Berechnung der maximalen Schwingungsamplituden mit den experimentellen
Daten der Referenzkonfiguration der Turbine. Zum einen wurde der Ansatz von Aschenbruck
und Seume (2014) verwendet. Als zweiter Ansatz wurden die Schwingungsamplituden aus den
Anregungskriften aus Ansys CFX und der aerodynamischen Ddmpfung, bestimmt mit dem linea-
risierten Stromungsloser linearTRACE, iiber die Energie-Methode berechnet. Der letzte Ansatz
nutzte dann sowohl fiir die Anregungs- als auch die Dampfungsberechnung linearTRACE. Da-
bei zeigten sich ein grofle Unterschiede durch die unterschiedlichen Dadmpfungen, was zu grofien
Unsicherheiten in der Amplitudenberechnung fiihrt. Eine Ubereinstimmung mit dem Experi-
ment konnte unabhéngig von der Methode zur Anregungsberechnung erreicht werden, wenn die
numerisch berechnete Dampfung angenommen wurde.
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3.2 Schaufel-Rotor-Interaktion in Turbomaschinen

Zusammengefasst zeigt sich, dass die Vorhersage von erzwungenen Schwingungen in Turboma-
schinen sehr anspruchsvoll ist, da es zu einer Uberlagerung von vielen Effekten kommt, deren
Berticksichtigung eines grofien Rechenaufwands bedarf. Einige Unsicherheiten kénnen in dieser
Arbeit ausgeschlossen werden, so dass sich die Komplexitét und auch die Unsicherheiten deutlich
reduzieren. Zum einen wird in dieser Arbeit eine Rotorblisk verwendet, so dass von vernachlassig-
barer Strukturdampfung und keinen Nichtlinearitdten ausgegangen werden kann. Zum anderen
treten aufgrund der Einstufigkeit keine Mehrstufeneffekte, jedoch Mehrreiheneffekte, auf. Das
Wissen aus den oben genannten Vorarbeiten soll in dieser Arbeit aufgegriffen werden, um ein
moglichst genaues numerisches Rechenmodell aufzubauen, das, im Gegensatz zu Hauptmann
et al. (2018), akustische Reflexionen durch benachbarte Reihen und Anforderungen an das nu-
merische Netz, im Gegensatz zu Hegde et al. (2020) und Hauptmann et al. (2018), entsprechend
beriicksichtigt. Zusétzlich wird ein Mistuning-Modell verwendet, um die verstimmten Schwin-
gungsantworten detailliert zu untersuchen, was tiber die Arbeiten von Sanders et al. (2019) und
Hauptmann et al. (2018) hinaus geht. In der Gesamtheit werden damit die oben genannten
Erkenntnisse erstmals kombiniert berticksichtigt.

3.2 Schaufel-Rotor-Interaktion in Turbomaschinen

Die numerische Berechnung der Eigenfrequenzen und Eigenformen der Beschaufelung wird in
der Regel von dem isolierten Schaufel-Scheibe-Verbund, meist unter Annahme einer festen Ein-
spannung zum Rotorstrang hin, durchgefiithrt. Grundlage bildet die oftmals zuléssige Annahme,
dass der Rotor deutlich steifer als die Schaufeln und die Scheibe ist. Das Bewusstsein dafiir,
dass dies nicht immer der Fall sein muss, existiert jedoch schon ldnger. So wurden bereits in
Okabe et al. (1991) und Schaber et al. (1993) simple Modelle reduzierter Ordnung (reduced or-
der model, ROM) entwickelt, um gekoppelte Torsionsschwingungen des Rotors in Gasturbinen
und Dampfturbinen zu untersuchen, die durch die ersten beiden Harmonischen oder Stérungen
der Netzfrequenz des Stromnetzes hervorgerufen werden. Insbesondere in der letzten Stufe von
Dampfturbinen ist die Gefahr durch die Torsionssschwingungen bekannt und wird auch in der
Auslegung beriicksichtigt McGuire (2004).

Detaillierte Untersuchungen der Kopplungsphénomene wurden durch Anegawa et al. (2008)
durchgefiihrt. So sind Schaufelschwingungen in bestimmten Knotendurchmessern anfillig dafiir,
mit den Eigenformen des Rotors zu koppeln. Zusétzlich wird zwischen Schaufelauslenkungen
in der Schaufelebene (keine axiale Auslenkung) und aus der Schaufelebene heraus (nur axiale
Auslenkung) unterschieden:

1. NDO mit Schaufelauslenkung in der Schaufelebene kann mit einer Torsionsschwingung des
Rotors koppeln.

2. NDO mit Schaufelauslenkung aus der Schaufelebene heraus kann mit einer Axialschwingung
des Rotors koppeln.

3. ND1 mit Schaufelauslenkung in der Schaufelebene kann mit einer Translationsschwingung
des Rotors koppeln.
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3.2 Schaufel-Rotor-Interaktion in Turbomaschinen

4. ND1 mit Schaufelauslenkung aus der Schaufelebene heraus kann mit einer Kippschwingung
des Rotors koppeln.

Die Rotorschwingungen folgen dabei der Richtung der Schaufelbewegung. Anegawa et al. (2008)
untersuchen den dritten Fall einer Kopplung der ND1-Schaufelschwingung in der Schaufelebene
mit einer Translationsschwingung des Rotors anhand eines einfachen Mehrmassensystems mit ge-
lagertem Rotor und acht Schaufeln. Im Modell wurde ein Dampfungsgrad fiir Schaufeln und ein
flinffach héherer Déampfungsgrad fiir die Lager angenommen, um die entsprechenden Dampfungs-
mechanismen durch Lager und Luft abzubilden. In dem dann berechneten Campbell-Diagramm
sind unterschiedliche Steigungen der Eigenfrequenzen der Schaufelmoden und Rotormoden in
Abhéngigkeit von der Drehzahl sichtbar. Grund dafiir ist, dass, wie in Abschn. 2.1.4 beschrie-
ben, die Eigenmoden in der Rotordynamik aus dem stationidren Bezugssystem entstammen und
somit in diesem Bezugssystem anndhernd konstant sind. Schaufelschwingungen dagegen rotie-
ren mit dem Rotor und weisen damit im rotierenden Bezugssystem eine ann&hernd konstante
Eigenfrequenz auf. Dies trifft in der Realitat nicht exakt zu, da Coriolis-Kréfte und Spannungs-
versteifung wirken und sich zudem die Lagersteifigkeiten &ndern kénnen. Durch die drehzahl-
abhingigen Anderungen der Eigenfrequenzen sind in dem Campbell-Diagramm von Anegawa
et al. (2008) Bereiche erkennbar, in denen sich die Eigenfrequenzen von Rotor und Schaufeln
anndhern, sich kurz vor dem Aufeinandertreffen jedoch wieder entfernen (durch den Autor als
near-miss, in der Literatur auch als Veering bezeichnet). An dieser Stelle tritt die Kopplung der
beiden Eigenmoden auf. Es entstand die Kopplung aus einer riickwértslaufenden Welle (BTW)
des Rotors mit einer riickwértslaufenden Welle (BT W) der Beschaufelung. Mit einer kiinstlichen
Anregung des Rotors bei der Rotoreigenfrequenz konnte gezeigt werden, dass die Kopplung zu
einer Reduktion der Rotorschwingungen bei gleichzeitiger Erhohung der Schaufelschwingungen
fithren kann. Dies geschieht durch eine Tilgerwirkung der Schaufeln, so dass Schwingungsenergie
in die Schaufeln verteilt wird. Auch eine Anderung der Démpfung der Moden durch die Kopp-
lung ist erkennbar. An einem weiteren Resonanzpunkt bei htheren Drehzahlen kam es dann zu
einer Kopplung einer vorwéartslaufenden Welle (FTW) des Rotors mit der gleichen riickwérts-
laufenden Welle (BTW) der Beschaufelung. Hier kam es sowohl an der Beschaufelung als auch
am Rotor zu einer Amplitudenerhéhung. Anhand eines Versuchstriagers mit acht flachen Plat-
ten als Schaufeln, die in axiale Richtung ausgerichtet wurden, wurde das Verhalten am ersten
Resonanzpunkt experimentell nachgewiesen. Der zweite Resonanzpunkt konnte aufgrund von
Drehzahlbeschrankungen nicht angefahren werden.

Anecgawa et al. (2011) fithrten ihre Untersuchungen von Anegawa et al. (2008) auf hauptséchlich
experimenteller Basis erneut, aber detaillierter, fiir den dritten Fall und zusétzlich auch fiir den
vierten Fall aus. Zur Erzeugung von Schaufelschwingungen aus der Schaufelebene heraus wurden
die Schaufeln in Umfangsrichtung ausgerichtet. Bei der Analyse des vierten Falls konnte erneut
eine Kopplung der riickwértslaufenden Rotormode mit der riickwértslaufenden Schaufelmode
beobachtet werden. Zusétzlich konnte eine Anregung einer BTW ND1 (ND-1) der Beschaufelung
durch die zweifache Drehzahl beobachtet werden. Dies wird mit der Anisotropie des Lagers
begriindet, die zu einem ellipsenféormigen Orbit fithrt und so die entsprechende Schaufelmode
mit der doppelten Drehfrequenz anregt.

Grein et al. (2021) zeigen Messdaten aus einem Gas-und-Dampfturbinen-Strang mit anisotro-

pen Lagern. Hier kam es bei der Resonanzdurchfahrt der zweiten Biegemode zu einem kurz-
zeitigen Abfallen der Rotorschwingungen an den Lagern in Kombination mit dem Ansteigen
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der Schaufelschwingungen mit ND1. Auf Basis eines Modells reduzierter Ordnung konnte dieses
Verhalten reproduziert werden und gezeigt werden, dass dies durch eine gekoppelte Schwingung
aus Rotor und Schaufeln zustande kommt. Hierbei stimmten Schaufel- und Rotoreigenfrequen-
zen bei der Resonanz iiberein und die Schaufelschwingungen wurden mit dem Zweifachen der
Drehfrequenz durch den elliptischen Orbit angeregt. Da der elliptische Orbit ein Resultat einer
anisotropen Lagerung ist, mussten die Lager auch entsprechend modelliert werden. Aufgrund
der daraus resultierenden Zeitvarianz wurde ein Zeitbereichsverfahren in Kombination mit einer
Craig-Bampton-Reduktion verwendet, in dem die stehenden Komponenten im stationdren und
die rotierenden Komponenten im rotierenden Bezugssystem berechnet wurden.

Es existiert eine Vielzahl weiterer Arbeiten zur Entwicklung von effizienten numerischen Berech-
nungsmodellen auf Basis von Reduktionsverfahren fiir die oben beschriebene Schaufel-Rotor-
Kopplung, siehe z. B. Okabe et al. (2012), Ma et al. (2015) und She et al. (2018). Diese Modelle
werden jedoch meist nur auf akademische Strukturen, wie Schaufeln als flache Platten ohne
aerodynamische Einfliisse, angewendet und selten experimentell validiert. Weitere Relevanz hat
das Thema fiir die Modellierung der strukturdynamischen Kopplung {iber den Rotor und die
aeroelastische Kopplung iiber das Fluid von mehreren Rotorstufen in Turbomaschinen, siehe
z. B. Laxalde et al. (2007), Maroldt et al. (2022b), Schwerdt et al. (2020)

Zusammenfassend lasst sich sagen, dass das Phidnomen der Rotor-Schaufel-Kopplung in Turbo-
maschinen allgemein bekannt und insbesondere deren Modellierung Gegenstand vieler Unter-
suchungen ist. Der Fokus liegt dabei jedoch auf der Kopplung der ersten Biege- und Torsions-
mode des Rotors mit den Schaufelschwingungen. Dies sind oftmals Rotormoden, die auch im
Betrieb angeregt werden und durch die strukturdynamische Kopplung auch zu grofien Schau-
felschwingungen fithren kénnen. Es werden also typischerweise die Unterschiede zwischen den
Systemmoden und den isolierten Rotormoden untersucht. An akademischen Strukturen werden
zudem primér numerisch und unter Vernachléssigung der aerodynamischen Kréifte die Eigenfre-
quenzen unter Drehzahleinfluss untersucht. Dabei wird teilweise auch der Einfluss der Kopplung
mit dem Rotor auf die Eigenfrequenzen der schaufeldominierten Moden betrachtet, nicht jedoch
auf die Ddmpfung. In dieser Arbeit sollen erstmals die Unterschiede zwischen den Systemmoden
und den isolierten Schaufelmoden an einem anwendungsnahen Verdichter und unter Beriick-
sichtigung von aerodynamischen Einfliissen betrachtet werden. Dabei steht die Anderung der
modalen Démpfung durch die Kopplung der Schaufeln mit dem Rotor im Vordergrund.

3.3 Experimentelle Dampfungsbestimmung in Turbomaschinen

Experimentelle Démpfungsbestimmung wird mit Verfahren der experimentellen Modalanalyse
durchgefiihrt. Die Charakterisierung der Struktur im stehenden Zustand ist dabei noch recht
einfach durchfithrbar. Klassischerweise werden bei Ping-Tests die Strukturen mit Modalham-
mern zum Schwingen angeregt. Uber verschiedene Identifikationsverfahren kénnen dann Eigen-
frequenzen und Dampfungen bestimmt werden. Die so bestimmten Démpfungen sind jedoch
nicht représentativ fiir die Gesamtdampfungen im Betrieb der Turbomaschinen. Insbesondere
bei Strukturen mit linearen strukturdynamischen Verhalten, wie Blisks, ist die Aerodynamik der
einzige nennenswerte Dampfungsmechanismus. Die Materialdimpfung weist Werte in der Gro-
Benordnung A = O(1072 %) (Keller 2021, Meinzer und Seume 2020, Srinivasan 1997) auf und
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liegt damit deutlich unterhalb der aerodynamischen Dampfung, die hdufig deutlich oberhalb
von A = 1% liegt. Die aerodynamische Dampfung hiangt unter anderem stark vom Betriebs-
punkt der Maschine, insbesondere vom Massenstrom (Meinzer und Seume 2020) ab. Allerdings
sind auch strukturdynamische Démpfungsmechanismen an Strukturen mit nicht-linearen Eigen-
schaften, wie z. B. durch Kontaktreibung an Deckband oder Schaufelfufl betriebspunktabhéngig.
Hier sind insbesondere die variierende Kontaktnormalkraft und die Entwindung der Schaufel
durch Fliehkréfte von Relevanz. Die fiir diese Arbeit relevante Lagerddmpfung resultiert aus
dem Olfilm in den Gleitlagern, der sich unter Rotation und Druck ausbildet. Auch dieser Damp-
fungsmechanismus kann entsprechend nicht im Stillstand untersucht werden.

Folglich ist eine Bestimmung der Dampfung nur im Betrieb von Turbomaschinen sinnvoll und
reprasentativ. Dafiir ist jedoch eine gezielte und Knotendurchmesser-spezifische Anregung der
Beschaufelung notwendig. Da klassische nachlaufinduzierte erzwungene Schwingungen nur bei
bestimmten Drehzahlen eine spezifische Anregung eines Knotendurchmessers erlauben, ist dies
zu unflexibel, um die notwendigen Schaufelschwingungen zu generieren. Um eine drehzahlun-
abhingige Anregung verschiedener Moden und Knotendurchmesser zu ermoglichen, muss die
Anregung im Gegensatz zu den Nachlédufen aus einem rotierenden Anregungsmuster stammen.
Dies fiihrt jedoch zu hohen Anforderungen an das Anregungssystem, da ein grofler Frequenzbe-
reich abgedeckt werden muss.

Hervorzuheben sind in der Literatur Untersuchungen mit Anregung durch Piezo-Aktuatoren, Ol-
oder Luft-Strahlen, elektromagnetische Anregung und akustische Anregung. Die Untersuchun-
gen werden in der Literatur hauptséchlich an speziellen Priifstinden durchgefiihrt, an denen die
Beschaufelung isoliert vom restlichen Priifstandsaufbau in Bezug auf das strukturdynamische
Verhalten untersucht wird. Kurstak und D’Souza (2020) untersuchen beispielsweise eine Blisk
im Vakuum unter Rotation. Die Schwingungen wurden durch pulsierende Luft-Injektoren an-
geregt und durch ein optisches Tip-Timing System gemessen. Die experimentellen Ergebnisse
wurden mit den Ergebnissen eines Modells reduzierter Ordnung unter Beriicksichtigung von Ver-
stimmung und rotationsbedingten Steifigkeitséinderungen verglichen. Aufgrund der Begrenzung
der Injektoren auf maximale Frequenzen von 1000 Hz konnten jedoch nur wenige Knotendurch-
messer angeregt werden.

Messungen unter betriebsnahen Bedingungen (in der Priifstandsumgebung unter Lastbetrieb)
sind nur wenig dokumentiert und werden im Folgenden zusammengefasst. Kielb und Abhari
(2003) nutzten Piezo-Aktuatoren an einer in einem Stofirohr platzierten Turbine zur Anregung
von Schaufelschwingungen. Die Schwingungen wurden durch zwei Piezo-Akutatoren an je einer
Schaufel der Rotorreihe angeregt und mit Dehnungsmesstreifen gemessen. Eine beriihrungslose,
aber das Stromungsfeld storende, Anregung wurde von Wegman et al. (2013) durch ein Sys-
tem mit pulsierenden Luft-Injektoren in einem transsonischen Verdichter umgesetzt. Es wird
eine rotierende Lochscheibe zur Steuerung der Anregung in den Knotendurchmessern -3 bis
3 verwendet. Zur Schwingungsmessung wurden ebenfalls Dehnungsmesstreifen verwendet. Wei-
tere Untersuchungen mit einem beriithrungslosen elektrischen Magnetanregungssystem wurden
von Rice et al. (2009) in einer Niederdruck-Dampfturbine mit gebauter Deckbandbeschaufelung
(mit Schaufel-Scheibe-Kontakt) und Snubbern durchgefiihrt. Die Schaufelschwingungen wurden
ebenfalls mit Dehnungsmesstreifen erfasst.
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Zur akustischen Schwingungsanregung unter betriebsnahen Bedingungen sind hauptséchlich nur
die Arbeiten am Institut fiir Turbomaschinen und Fluid-Dynamik bekannt. Das akustische Anre-
gungssystem wurde in den Arbeiten von Freund et al. (2014, 2013) und Freund (2015) entwickelt
und wurde durch Meinzer und Seume (2020), Meinzer (2020) und Keller (2021) erstmals an ei-
ner 1-stufigen Turbine respektive einem 11/2-stufigen Verdichter eingesetzt. Damit gelang es mit
einer hohen Genauigkeit (Messunsicherheiten meist bei ca. 10 %) die aerodynamische Dadmpfung
der ersten Biegemode bei einem Grofiteil der Knotendurchmesser an mehreren Betriebspunkten
zu bestimmen. Zudem konnten mithilfe von linearisierten Berechnungen die aerodynamischen
Déampfungen fiir viele der gemessenen Knotendurchmesser und Betriebspunkte im Rahmen der
Messunsicherheiten korrekt vorhergesagt werden. Bei Meinzer (2020) und Meinzer und Seume
(2020) lagen am Auslegungspunkt bei 64 % der gemessenen Knotendurchmesser die numerisch
bestimmten Ddmpfungen innerhalb der Messunsicherheiten, bei Keller (2021) waren es 56 %.

In einer neueren Arbeit entwickelten Azuma et al. (2022) ein dhnliches akustisches Anregungssys-
tem. Dies wurde zur Anregung einer gebauten Beschaufelung (mit Schaufel-Scheibe-Kontakt) ei-
nes 11/2-stufigen Vernichters genutzt. Angeregt wurden die positiven Knotendurchmesser der ers-
ten Torsionsmodenfamilie. Die Schwingungen wurden iiber zwei Dehnungsmesstreifen je Schaufel
gemessen. Damit wurde die Dédmpfung iiber die Halbwertsbreite bestimmt und mit numerischen
Simulationen verglichen. Ein Vergleich der experimentellen und numerischen Ergebnisse zeigt fiir
die meisten Knotendurchmesser eine gute Ubereinstimmung. Die dargestellten Frequenzginge
zeigen jedoch insbesondere bei hoheren Knotendurchmessern einen starken Verstimmungsein-
fluss, der vermutlich auch durch die Reibkontakte an den Schaufelfiiflen begriindet ist und die
Déampfungsbestimmung verfélscht.

Insgesamt zeigen sich verschiedene Verfahren, um Schaufelschwingungen im Betrieb anzuregen
und zu messen. Ein optimaler Messaufbau sollte jedoch beriihrungslose Anregungs- und Mess-
systeme haben, die flexibel in Frequenz und anzuregendem Knotendurchmesser sind. Um eine
flexible Dampfungsbestimmung an einer Vielzahl von Betriebspunkten zu erméglichen, zeigen
sich akustische Anregungssysteme als am besten geeignet. In dieser Arbeit wird deshalb das am
Institut fiir Turbomaschinen und Fluid-Dynamik entwickelte akustische Anregungssystem ein-
gesetzt. Es erfolgt erneut der Einsatz an dem 11/2-stufigen Verdichter, es werden jedoch neben
der ersten Biegemode erstmals die aerodynamischen Dadmpfungen der ersten Torsionsmode einer
Blisk bestimmt. Damit wird eine héhere Messdatengiite als bei Azuma et al. (2022) erwartet.
Zudem wird erstmals die Verstimmung in der Dampfungsbestimmung mit beriicksichtigt und
die numerische Vorhersagemethodik mit aufwendigeren Frequenzbereichsverfahren verbessert.

3.4 Zielsetzung und Vorgehensweise

Der aktuelle Stand der Forschung zeigt, dass eine genaue Vorhersage von erzwungenen Schwin-
gungen (Forced Response) in Turbomaschinen immer noch nicht Stand der Technik ist. Abwei-
chungen entstehen durch Unsicherheiten in der Anregungs- und Démpfungsbestimmung, aber
auch durch mangelnde Kenntnis der Verstimmung im Betrieb. Dennoch haben Forschungsar-
beiten verschiedene Phénomene aufgezeigt, die beriicksichtigt werden sollten, um eine genaue
Berechnung des Schwingungsverhaltens zu ermdglichen. Diese Ergebnisse sollen in dieser Arbeit
kombiniert betrachtet werden. Zudem besteht die Moglichkeit der Validierung der Dampfungsbe-
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rechnung durch den Einsatz von akustischen Anregungssystemen im Betrieb von Turbomaschi-
nen. Im Bezug auf die Dampfungsmechanismen von Schaufelschwingungen werden derzeit die
Aerodynamik und nicht-lineare Dadmpfungseffekte durch Reibung an Fiigestellen beriicksichtigt.
Die Literatur zeigt einige Félle, in denen Rotorschwingungen mit Schaufelschwingungen koppeln
koénnen, jedoch sind keine Arbeiten bekannt, die systematisch die Kopplung der Schaufelschwin-
gungen mit den Rotorschwingungen untersuchen. Der aktuelle Stand der Forschung legt nahe
(Anegawa et al. 2008), dass es in diesem Fall zu einer Tilgerwirkung durch den Rotor und eine
Erhohung der modalen Dampfung kommen kann.

Das Ziel ist somit der numerische und experimentelle Nachweis und die Quantifizierung dieses
Effekts anhand eines anwendungsnahen 11/2-stufigen Axialverdichters. Durch die Verbesserung
der numerischen Modelle sollen diese in der Lage sein, das Phinomen zu quantifizieren und so
ein Beitrag zur verbesserten Berechnung der dynamischen Schaufelbeanspruchung im Betrieb
geleistet werden. Dies erlaubt die Nutzung von genaueren Auslegungsverfahren und optimierten
Wartungszyklen.

Untersuchungsgegenstand ist der 11/2-stufige Axialverdichter des Instituts fiir Turbomaschinen
und Fluid-Dynamik der Leibniz Universitdt Hannover, der mit umfangreicher Messtechnik zur
Messung von aerodynamischen und aeroelastischen Phdnomenen im Betrieb ausgestattet ist.
Dies schliefit zum einen stationére Messtechniken, wie 5-Lochsonden zur Messung des Stro-
mungsfeldes, ein. Zum anderen werden insationdre Messtechniken, wie ein Tip Timing System
zur Messung der Schaufelschwingungen und ein akustisches Anregungssystem zur Anregung von
nicht-synchronen Schaufelschwingungen, auf dessen Basis die modale Dadmpfung dieser Schwin-
gungen bestimmt werden kann, verwendet.

Um die Forschungshypothese zu iiberpriifen, wird eine umfangreiche numerische Simulationsket-
te zur Berechnung des 11/2-stufigen Axialverdichters aufgebaut, die unter Nutzung verschiede-
ner Simulationsmodelle Aerodynamik, Aeroelastik und Strukturdynamik auf Basis des aktuellen
Stands der Technik bestmoglich abbildet und so Modellierungsunsicherheiten reduziert. Zusétz-
lich wird die Verstimmung der Beschaufelung experimentell quantifiziert. Alle Ergebnisse werden
am Ende in ein aeroelastisch gekoppeltes strukturdynamisches Modell reduzierter Ordnung iiber-
fiihrt, um das Schwingungsverhalten zu berechnen und zudem transiente Resonanzdurchginge
abzubilden. Die Berechnungen der strukturdynamischen Eingangsgrofien fiir das ROM werden
zum einen mit einem Vollmodell des gesamten Rotorstrangs inklusive Beschaufelung und zum
anderen mit einem typischerweise verwendeten zyklischen Modell der isolierten Beschaufelung
durchgefithrt. Aussagen iiber den Einfluss der Schaufel-Rotor-Kopplung kénnen dann iiber den
Vergleich der Ergebnisse beider Modelle getroffen werden.

Sdmtliche Teilmodelle und das gesamte ROM werden auf Basis von vorliegenden Messdaten
validiert. Dazu werden unter anderem im Betrieb gemessene stationdre Stromungsgréfien, mo-
dale Dampfungen und Schwingungsantworten bei Resonanzdurchgingen (Forced Response) ge-
nutzt. Zusdtzlich wird in einem gesonderten Versuchsaufbau im Stillstand von dem Blisk-Rotor-
Verbund eine experimentelle Modalanalyse durchgefiihrt.
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Kapitel 4

Versuchstrager

In diesem Kapitel wird der Versuchstriger und dessen Instrumentierung vorgestellt. Ein Uber-
blick wird in Abschn. 4.1 gegeben. Dann wird in Abschn. 4.2 die Instrumentierung fiir aerody-
namische und in Abschn. 4.3 fiir aeroelastische Messungen vorgestellt. Eine detaillierte Beschrei-
bung der Vorgehensweise bei den aeroelastischen Messungen wird abschliefend in Abschn. 4.4
gegeben.

4.1 11/>-stufiger Axialverdichter

Der in dieser Arbeit untersuchte 11/2-stufige Axialverdichter wurde von Keller (2021) spezi-
ell fiir aeorelastische Untersuchungen ausgelegt. Dieser besteht aus einer transsonischen Blisk
mit 24 Schaufeln als Laufreihe, die mit einer maximalen Drehzahl von 17100 min~! betrieben
werden kann. Zudem ist ein Vorleitgitter (Inlet Guide Vanes, IGV) mit 23 Schaufeln und ein
Statorgitter mit 27 Schaufeln vorhanden, sieche Abb. 4.2. Sowohl das Vorleitgitter als auch das
Statorgitter weisen die Besonderheit auf, dass dessen Staffelungswinkel im Betrieb iiber einen
Motor verstellt werden kann. Dabei kann das Vorleitgitter von —20° (IGV-20) bis 20° (IGV20)
und das Statorgitter von 0° (SO) bis —10° (S-10) rotiert werden. Zusétzlich sind drei Stiitzrippen
3,5 Stiitzrippenldngen stromauf des IGVs asymmetrisch mit einem Winkel von 75° zueinander
platziert.

Im Auslegungspunkt bei einem reduzierten Massenstrom von 9,7 kg/s und einer reduzierten
Drehzahl von 17100 min~! ergibt sich ein Totaldruckverhiltnis von ca. 1,34 bei einer Leistung
von 281 kW. Damit ergeben sich laut Keller (2021) die reduzierten Frequenzen von 0,9 (1. Moden-
familie bzw. 1. Biegemode) und 2,94 (2. Modenfamilie bzw. 1. Torsionsmode). Das numerisch
bestimmte Kennfeld des Verdichters bei 80 %, 90 % und 100 % Nenndrehzahl ist in Abb. 4.1
fir einen IGV-Winkel von 0° (IGV0) und einem Statorwinkel von —10° (S-10) bzw. 0° (SO0)
abgebildet.
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4.1 11/2-stufiger Axialverdichter
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Abbildung 4.1: Numerisch bestimmtes Kennfeld fiir 80 %, 90 % und 100 % reduzierte Nenndreh-
zahl fiir 0° (IGV0O S0) und —10° (IGVO0 S-10) Statoranstellwinkel. Der Auslegungspunkt ist als
schwarzes Quadrat markiert.

Aerodynamische Kennzahl Geom. Eigenschaften (Mittenschnitt)
Durchflusszahl 0,52 Staffelungswinkel 48,3°
Arbeitszahl —0,47 Schaufeleintrittswinkel | 53,8°
Reaktionsgrad 0,76 Schaufelaustrittswinkel | 41,5°
Diffusionsfaktor 0,45 Sehnenlédnge 55 mm

Maximale Schaufeldicke | 3,3 mm
Schaufelhche 85 mm

Gehéuseradius 170 mm
Uberdeckungsgrad 1,56

Tabelle 4.1: Eigenschaften der Laufreihe (Keller 2021)

Der Rotor des Axialverdichters ist durch zwei hydrodynamische Gleitlager mit Ol als Schmier-
mittel gelagert. Stromaufseitig befindet sich das Loslager und stromabseitig das Festlager. Der
Rotor ist iiber eine Kupplung an die Getriebewelle angebunden. Das Getriebe iibersetzt die
Drehzahl des elektrische Motors mit einem Ubersetzungsverhéltnis von 1:13.

Die Rotorbeschaufelung weist eine fiir Blisks gidngige Geometrie auf, die sich durch einen hohen
Uberdeckungsgrad, einen geringen Schlankheitsgrad und einem grofien Staffelungswinkel aus-
zeichnet (Keller 2021). Weitere aerodynamische und geometrische Eigenschaften der Laufreihe
sind in Tab. 4.1 aufgefithrt. Zusétzlich zu der Referenzgeometrie ist eine zweite, modifizierte,
Blisk vorhanden, an der drei gleichméfig iiber den Umfang verteilte Schaufeln eine Blendrepara-
tur an unterschiedlichen radialen Hohen aufweisen. Die Blendreparaturen wurden bei 60 %, 80 %
und 95 % Schaufelhohe an der Vorderkante platziert. Sie weisen eine Hohe von 17,3 mm und eine
Tiefe von 1,2mm auf, siche Abb. 4.2. Die experimentellen Untersuchungen in dieser Arbeit wur-
den aus Verfiigbarkeitsgriinden hauptsichlich mit der modifizierten Konfiguration durchgefiihrt,
siehe Kap. 8. Jedoch haben Keller et al. (2017) und Keller (2021) gezeigt, dass die Anderungen
in Aerodynamik und Aeroelastik durch die Blendreparaturen weit unter den Messunsicherheiten
liegen und zu keinen relevanten Anderungen fithren. Demnach ist die Betrachtung der Referenz-
geometrie in der Numerik, wie es in dieser Arbeit getan wird, ausreichend. Der Einfluss auf die
Strukturdynamik in Form von Mistuning wird mit den verwendeten Methoden beriicksichtigt,
ist jedoch, wie spéter in Abschnitt 8.1.1 gezeigt wird, ebenfalls vernachlassigbar.
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4.1 11/2-stufiger Axialverdichter

L

Abbildung 4.2: Links: Der untersuchte 11/2-stufige Axialverdichter; Rechts: Blendreparatur bei
80 % Schaufelhohe
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Abbildung 4.3: Der 11/2-stufige Verdichter und die genutzten Messebenen
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4.2 Instrumentierung fiir aerodynamische Messungen

4.2 Instrumentierung fiir aerodynamische Messungen

Der Versuchstriger verfiigt iiber eine umfangreiche Instrumentierung fiir die Messung des Stro-
mungsfeldes. Zur Bestimmung und Regelung des Betriebspunktes stehen zwei Massenstrommess-
stellen, eine Blende und eine Diise, die stromauf respektive stromab des Verdichters liegen, zur
Verfiigung. Die Berechnung des Massenstroms erfolgt geméfi DIN EN ISO 5167. Aufgrund der
homogeneren Stromungsbedingungen am Eintritt erfolgt jedoch die Betriebspunktregelung und
Auswertung auf Basis des Massenstroms 1 in der Ansaugstrecke des Verdichters. Die Drehzahl
wird liber eine Zahnscheibe mit sechs Zéhnen gemessen. Um die reduzierte Gréflen zu bestim-
men und Mach-Zahl-Ahnlichkeit bei variierenden Umgebungsbedingungen herzustellen, ist ein
Prandtl-Rohr zur Messung des Totaldrucks (psot,ein) und eine Totaltemperaturmessstelle strom-
auf der Eintrittsebene (T}ot cin) vorhanden.

Der reduzierte Massenstrom wird als

. . DPref RfL Ttot,ein
Myped = M \ / 4.1
" Dtot,ein Ryir Tref ( )

und die reduzierte Drehzahl als

RtL Tref
RfL Ttot,ein

(4.2)

Nped = N

berechnet (Traupel 2001). Dabei stellt R;;, die Gaskonstante von trockener und Ry, die Gaskon-
stante von feuchter Luft dar. Die Referenzgréfien p,.y = 101325 Pa und T,..; = 288,15 K werden
nach DIN ISO 2533 fiir die internationale Standardatmosphére (ICAO 1993) verwendet.

Um Totaldruckverhéltnis und Wirkungsgrad zu bestimmen, sind 5 Kammsonden mit je sieben
Totaltemperatur- und Totaldruckmessstellen zwischen 25 % und 90 % Kanalhohe am Austritt
vorhanden. Auf eine Betrachtung des Wirkungsgrads wird hier jedoch analog zu Keller (2021)
verzichtet, da sich bei der Berechnung des isentropen Wirkungsgrads durch den geringen Druck-
und Temperaturaufbau eine hohe Messunsicherheit von iiber 3 % ergibt. Das Totaldruckverhalt-
nis wird iiber die Prandtl-Sonde und den flichengemittelten Totaldruck an den Kammsonden

Ptot,aus

I, — Ptot,aus (4.3)
Ptot,ein

berechnet.

Zusétzlich sind verschiedene Sondenzuginge vorhanden, die fiir die Messungen des stationdren
Stromungsfeldes mittels 5-Lochsonden genutzt werden kénnen. Diese sind stromab jeder Schau-
felreihe und am Eintritt vorhanden. Fiir diese Arbeit werden, wie in Abb. 4.3 gezeigt, lediglich
die Daten der Messungen mit 5-Lochsonden in der Eintrittsebene, als Randbedingung fiir die
CFD, sowie in der MEOQ1 fiur die Charakterisierung des schwingungsanregenden Nachlaufs des
IGVs genutzt. Die 5-Lochsonden weisen einen Sondenkopf mit einem Durchmesser von 3 mm
auf.

48



4.3 Instrumentierung fiir aeroelastische Messungen

Die Messunsicherheiten der aerodynamischen Messungen werden {iber die Gaufi’sche Messunsi-
cherheitsfortpflanzung fiir die Messkette bestimmt. Dafiir wurden die Einzelmessunsicherheiten
aus den entsprechenden Datenbléttern der eingesetzten Messtechnik entnommen. Fiir die Mas-
senstrombestimmung erfolgt eine Berechnung der Unsicherheit nach DIN EN ISO 5167.

4.3 Instrumentierung fiir aeroelastische Messungen

Fiir die aeroelastischen Untersuchungen an dem Versuchstrager steht sowohl ein optisches Tip
Timing System zur Messung synchroner und nicht-synchroner Schwingungen als auch ein akus-
tisches Anregungssystem zur Erregung nicht-synchroner Schwingungszustéinde zur Verfigung.
Beide wurde entsprechend der strukturdynamischen Eigenschaften des Verdichters angepasst
und werden im Folgenden néher beschrieben.

Tip Timing System

Fir die Erfassung der Schaufelschwingungen wird ein optisches Tip Timing System der Firma
Agilis genutzt. Dieses berechnet die Schwingungen der einzelnen Schaufeln auf Basis von Laufzeit-
unterschieden zwischen acht Lasersonden, die wandbiindig im Gehé&use iiber den Schaufeln plat-
ziert sind. Die Messdaten kénnen genutzt werden, um sowohl nicht-synchrone als auch synchro-
ne Schwingungszustinde zu identifizieren und zu quantifizieren. Wahrend die nicht-synchronen
Schwingungen unterabgetastet direkt iiber eine FFT der gemessenen Auslenkungen an einer oder
zwei Sonden bestimmt werden konnen (traveling wave analyse), miissen fir synchrone Schwin-
gungen least-squares Modelle (Least Squares Model Fitting) verwendet werden, die bis zu acht
Sondensignale beriicksichtigten. Grund hierfiir ist die Tatsache, dass das Verschiebungsmuster
der Schaufeln bei einer stehenden, aus dem stationdren Bezugssystem kommenden Anregung
ebenfalls stehend ist und méglicherweise keine der Sonden die tatsdchlich maximale Auslenkung
erfasst.

Um die tatséchlichen Auslenkungen der Schaufeln zu berechnen, wird zudem auf Basis des FEM-
Modells ein modenspezifischer Skalierungsfaktor berechnet, der die gemessene Auslenkung des
Tip Timing Systems mit der maximalen Auslenkung der Schaufeln in Bezug setzt. Weiter kann,
wie in Abb. 4.3 dargestellt, zwischen einer von zwei Axialpositionen (Vorderkante, TT LE und
Hinterkante, TT TE) fiir die Sonden gew#hlt werden, damit sowohl Moden mit hoher Auslen-
kung an Vorder- als auch an der Hinterkante gut gemessen werden kénnen. Die Zuordnung von
Messposition und Modenfamilie ist in Tab. 4.2 aufgefiihrt. Es ist anzumerken, dass bei Modenfa-
milie 1 eine Positionierung der Sonden an der Vorderkante (LE) sinnvoller ist. Diese Messposition
wurde jedoch erst im Laufe der Untersuchungen geschaffen und konnte damit auch noch nicht in
den Untersuchungen von Keller (2021) genutzt werden. Deshalb wurde aus Konsistenzgriinden
fir Modenfamilie 1 weiter die Position an der Hinterkante genutzt. Da die erste Modenfamilie
auch an der Hinterkante noch grofie Auslenkungen zeigt und typischerweise generell mit hohen
Amplituden antwortet, war stets eine Messung mit guter Datenqualitdt moglich.

Akustisches Anregungssystem

Zur Anregung von nicht-synchronen Schaufelschwingungen im Betrieb steht am Versuchstra-
ger das in Abb. 4.4 abgebildete akustische Anregungssystem zur Verfiigung. Dies wurde von
Freund et al. (2014, 2013) und Freund (2015) entwickelt und von Meinzer (2020) erstmals in
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4.3 Instrumentierung fiir aeroelastische Messungen

Tabelle 4.2: Genutzte Messposition der Tip Timing Sonden fiir die jeweiligen Modenfamilien

Modenfamilie 1 2 3
Messposition | TE | LE | TE

Abbildung 4.4: Das akustische Anregungssystem am 11/2-stufigen Axialverdichter, aus Keller
(2021)

einer 1-stufigen Axialturbine fiir die Ddmpfungsbestimmung im Betrieb genutzt. Keller (2021)
adaptierte das System fiir den hier untersuchten Versuchsverdichter. Das akustische Anregungs-
system besteht aus acht iiber den Umfang verteilten Lautsprechern vom Typ BMS 4591, die
phasenversetzt angesteuert werden kénnen und den Schall iiber Schallhérner in den Strémungs-
kanal leiten. Das Anregungsprinzip basiert auf einer traveling wave Anregung und funktioniert
in der Theorie bereits mit einem Lautsprecher. Dies ist moglich, da die Anregungsfrequenz von
rotierenden Wellen im stationédren System vom Knotendurchmesser abhéngig ist. Demnach kann
der angeregte Knotendurchmesser iiber die Variation der Lautsprecherfrequenz gesteuert werden.
Die Anregungsfrequenz im stationdren Bezugssystem berechnet sich iiber die Drehzahl n und
der Eigenfrequenz im rotierenden System f,o; zu

fstat = frot + ND - n. (44)

Die Anregung erfolgt dann dadurch, dass bei der gewéhlten Frequenz alle an dem Lautsprecher
vorbeilaufenden Schaufeln mit der notwendigen Frequenz und Phase angeregt werden.

Durch mehrere (N) dquidistant iiber den Umfang verteile Lautsprechereinheiten mit einer um
den Phasenwinkel

ND
Ap = = 360° 4.5
=N, (4.5)
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versetzten Anregung (Meinzer 2020) kann zudem vermieden werden, dass andere Eigenfrequen-
zen mit einem anderen Knotendurchmesser bei gleicher Lautsprecherfrequenz angeregt werden.
Zusiatzlich kann die Anregungsintensitét gesteigert werden. Ergibt sich in Gl. (4.4) eine negative
Frequenz bedeutet dies, dass die Drehrichtung der Mode beim Wechsel des Bezugssystem ihre
Richtung éndert. Bei der Ansteuerung der Lautsprecher bedeutet dies, dass die Frequenz | fsq|
bei invertiertem Phasenwinkel angeregt werden muss.

Verschiedene Faktoren, wie die akustische Ausbreitungsfahigkeit von Wellen im Schallhorn, das
Nyquist-Shannon-Abtasttheorem und der Frequenzgang der Lautsprecher begrenzen den Fre-
quenzbereich und damit die Moden und Knotendurchmesser, die angeregt werden kénnen. Bei
Nenndrehzahl liegt der anregbare Frequenzbereich im stationdren System bei ca. 500 - 6700 Hz
(Keller 2021). Folglich wurden in Keller (2021) die Knotendurchmesser -1 bis -6 der ersten Mo-
denfamilie nicht angeregt, da es durch die geringen Anregungsfrequenzen unterhalb von 500 Hz
zu keinen ausreichenden Schwingungsamplituden kam.

4.4 Durchfiihrung der aeroelastischen Messungen

Zur Generierung von Vergleichsdaten zur Numerik wurden umfangreiche Schwingungsmessungen
mit dem Tip Timing System im Betrieb durchgefiihrt, die nicht mit in die Simulationskette
eingehen. Dies umfasst Frequenzgénge bei Forced Response und unter akustischer Anregung
bestimmte modale Dadmpfungen.

4.4.1 Forced Response

Zur Untersuchung der Forced Response wurden Tip Timing Messungen unter Drehzahlgradien-
ten durchgefiihrt. Betrachtet wurde die Anregung durch das IGV und die Modenfamilien 2 und
3. Dazu wurde die Drehzahl langsam jeweils einmal erhoht (Hochlauf) und einmal verringert
(Runterlauf) und dabei die Resonanz der untersuchten Modenfamilie durchfahren. Die Dreh-
zahldnderung wurde dabei manuell vorgegeben, so dass eine Reproduzierbarkeit der exakten
Drehzahlgradienten nicht mdéglich ist. Generell lagen die Drehzahlgradienten jedoch jeweils in
dem gleichen Intervall und schwankten zwischen etwa 0 und 30 min~!/s. Die Anforderungen an
den Frequenzgradienten um quasi-stationdren Bedingungen zu erhalten, sind in Tab. 4.3 dar-
gestellt. Auf Basis einer angenommenen minimalen Dampfung der Modenfamilie kann, wie in
Abschn. 2.1.1 beschrieben, den maximalen Frequenzgradienten (x = 1) berechnet werden, bei
denen es zu keinen signifikanten transienten Effekten kommt. Dadurch kann in Abhéngigkeit von
der Erregerordnung auch der maximale Drehzahlgradient berechnet werden Es wurden somit die
in Tab. 4.3 genannten maximalen Drehzahlgradienten fiir Modenfamilie 3 nicht {iberschritten,
so dass eine Reproduzierbarkeit der Schwingungsantwort gewéhrleistet ist. Fiir Modenfamilie 2
erfolgt in Abschn. 8.3 eine gesonderte Betrachtung unter transienten Bedingungen. Die Position
der Austrittsdrossel des Verdichters war konstant zu 10 % geschlossen, so dass ein aerodynamisch
stabiler Betriebspunkt abseits der Pumpgrenze untersucht wurde.

51



4.4 Durchfithrung der aeroelastischen Messungen

Tabelle 4.3: Maximale Frequenz- und Drehzahlgradienten fiir die Tip Timing Messungen unter
der Annahme von quasi-stationdren Bedingungen

Moden- Aggenommene Max. Frequenzgradient Erreger- | Max. Drehzahlgradient
familic min. log. Dekre- | in Hz/s fina, (Hacken- ordntng | e in min—L/s
ment A,in berg und Hartung 2016) max
1 1% 1 - -
2 0,17% 0,37 23 1,3
3 1% 16,3 18/23 | 54,4/42,6

Im Rahmen der Auswertung wurden die Messdaten mit dem tiefpassdhnlichen Savitzky-Golay
Filter (Savitzky und Golay 1964) derart gefiltert, dass das Rauschen entfernt, die Amplituden
der Resonanz jedoch moglichst nicht beeinflusst wurden. Zusétzlich erfolgte die Definition der
Schaufelnulllage iiber eine drehzahlabhéngige lineare Funktion (Zeroing), um mogliche Trends in
der statischen Schaufelauslenkung, z. B. durch Anderung der Last auf den Schaufeln, zu entfer-
nen. Die Schaufelauslenkungen wurden durch die Least Squares Model Fitting (LSMF) Analyse
von Agilis berechnet. Die tatséichlichen Schaufelauslenkungen wurden {iber einen spezifischen
Skalierungsfaktor fiir jede Modenfamilie ermittelt. Dieser setzt die gemessenen Schaufelauslen-
kungen als Kombination einer Umfangs- und Axialschwingung iiber die in der zyklischen FEM-
Berechnung bestimmten Modenform mit der maximalen Schaufelauslenkung ins Verhéltnis. Fiir
Modenfamilie 2 betrégt er 0,57 und fiir Modenfamilie 3 betragt er 0,64. Die Messunsicher-
heiten der Tip-Timing-Messungen werden iiber die Gauf’sche Messunsicherheitsfortpflanzung
bestimmt. Die Einzelmessunsicherheiten ergeben sich bei der Forced Response aus:

1. Nach Freund (2015) bestimmtes Verhéltnis zwischen Tip Timing System und Dehnungs-
messstreifen von 97 % + 0,07 %

2. Gite des LSMF-Daten-Fits

3. Messrauschen von 5 pm

Das Messrauschen wurde auf Basis von Messungen abseits der Resonanzen bestimmt. Die damit
verbundene tatsidchliche Messunsicherheit fallt geringer aus, da die tatsdchlichen Auslenkungen
durch den oben genannten Skalierungsfaktor um etwa 40 % reduziert wird.

4.4.2 Dampfungsbestimmung

Die experimentelle Ddmpfungsbestimmung erfolgte, wie durch Keller (2021) beschrieben, unter
Nutzung des akustischen Anregungssystems zur Anregung der Schaufeln mit einer Frequenzram-
pe. Dabei wurde die mechanische Drehzahl stets konstant gehalten und die Anregung mit der
Frequenzrampe durchgefithrt. Die Anregung erfolgte ausschliefflich fiir Modenfamilie 1 und 3
mit einem Frequenzgradienten von 1 Hz/s, was geméfl Tab. 4.3 zuléssig ist. Dazu wurde ein Fre-
quenzintervall von 30 Hz unterhalb bis 30 Hz oberhalb der Eigenfrequenz angeregt. Auf Basis des
gemessenen Frequenzgangs der Schaufeln bei dem angeregten Knotendurchmesser wurden dann
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4.4 Durchfithrung der aeroelastischen Messungen

mittels der Methode der kleinsten Fehlerquadrate die Parameter (statische Auslenkung, Damp-
fung und Eigenfrequenz) der Vergrofierungsfunktion eines Einfreiheitsgradsystems bestimmt. Da-
zu wurden nur Schaufelauslenkungen berticksichtigt, die oberhalb von 10 pm und oberhalb von
einem Viertel der Maximalamplitude liegen. Damit soll bestmoglich eine Beeinflussung der be-
stimmten Dampfung durch das Messrauschen reduziert werden. Diese Grenze wurde vereinzelt
héndisch weiter erh6ht, um benachbarte Schwingungsmoden aus dem Datensatz zu entfernen.

Die Unsicherheiten der Démpfungsbestimmung werden iiber die Gauf3’sche Messunsicherheits-
fortpflanzung bestimmt. Die Einzelmessunsicherheiten ergeben sich bei der Forced Response
aus:

1. nach Freund (2015) bestimmtes Verhéltnis zwischen Tip Timing System und Dehnungs-
messstreifen von 97 % 4 0,07 %

2. Messrauschen von 5 pm

3. Giite des Fits der Vergroflerungsfunktion an die Messdaten
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Kapitel 5

Modellierung

Das Schwingungsverhalten des untersuchten Verdichters wird in einer mehrschrittigen Simulati-
onskette berechnet. Dabei kommen unterschiedlichen Modelle zur Anwendung, deren Ergebnisse
letztendlich in ein Modell reduzierter Ordnung (reduced order model, ROM) flieen. Die Simu-
lationskette ist in Abb. 5.1 dargestellt. Grundlage ist die nominelle Geometrie von Blisk und
Rotor aus der Auslegung. Um die nominellen Eigenfrequenzen und Eigenformen der Blisk korrekt
vorherzusagen, wurden jedoch zuséatzlich Daten einer taktilen Vermessung der Schaufelhéhen ge-
nutzt, bei der sich zeigte, dass die Schaufeln im Mittel 0,05 mm kiirzer sind, als in der Auslegung.
Die tatsachliche Geometrie wurde in den FEM und CFD-Modellen verwendet. Zur Bestimmung
der Verstimmung wurden zudem Daten einer experimentellen Modalanalyse (RoboVib) und das
FMM ID (siehe Abschn. 2.3.6) verwendet. Die aeorelastischen Einfliisse werden durch 25 insta-
tiondre CFD-Berechnungen (24 Dampfungsberechnungen, AD, und eine Anregungsberechnung,
AA) je Betriebspunkt berticksichtigt.

Es werden zwei FEM-Modelle zur Berechnung der strukturmechnischen und strukturdynami-
schen Figenschaften im Betrieb eingesetzt. Das Modell Blisk zykl. stellt ein zyklisches Modell
und Blisk + Rotor ein Modell des gesamten Rotors inklusive Beschaufelung dar. Zudem wird
das ROM in zwei Versionen eingesetzt, die durch je einen der gestrichelten Pfeile in Abb. 5.1 be-
schrieben werden. In einer Version gehen die Ergebnisse aus dem FEM-Modell Blisk + Rotor ein.
Damit wird der Einfluss der Schaufel-Rotor-Kopplung auf Steifigkeit und Dampfung in Form
von modalen Groéflen berticksichtigt. Um eine moglichst genaue Vorhersage zu erhalten, wird
das FEM Modell nur zur Bestimmung der Anderungen der Eigenfrequenzen und Dampfungen
gegeniiber der RoboVib-Messung (Blisk + Rotor Robo Vib) genutzt. In der zweiten Version wird
das Blisk zykl. fiir die Berechnung der strukturdynamischen Eigenschaften im Betrieb verwen-
det. Damit wird der Einfluss der Schaufel-Rotor-Kopplung auf Steifigkeit und Démpfung nicht
beriicksichtigt. Der Vergleich beider Félle ermdglicht dann eine Quantifizierung des Effektes.
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Abbildung 5.1: Simulationskette zur Berechnung der Schwingungsantwort des 11/2-stufigen Axi-
alverdichters.

AD bezeichnet die aerodynamische Dadmpfungsberechnung, AA die aerodynamische Anregungsbe-
rechnung, Therm. die statisch thermische Berechnung, Mech. die statisch mechanische Berechnung,
Modal die Modalanalyse und Stat. die stationdre CFD-Berechnung.



5.1 Mistuning-Identifikation

Laservibrometer

Abbildung 5.2: Versuchsaufbau fiir die experimentelle Modalanalyse am RoboVib. Fotoquelle:
Institut fiir Dynamik und Schwingungen, Leibniz Universitdt Hannover

5.1 Mistuning-Identifikation

Die Mistuning-Identifikation an der Blisk erfolgt auf Basis von Messungen der Systemmoden im
Stillstand unter Anwendung der Advanced FMM ID. Daraus ergeben sich Sektorverstimmungen
und die unverstimmten Eigenfrequenzen, die in das ROM einflieBen. Die Verfahren werden in
den folgenden Abschnitten genauer erlautert.

5.1.1 Experimentelle Modalanalyse (RoboVib)

Zur experimentellen Charakterisierung der Struktur wurde am Institut fiir Dynamik und Schwin-
gungen der Leibniz Universitit Hannover eine experimentelle Modalanalyse des Blisk-Rotor-
Verbundes durchgefiihrt. Der Rotor lag, wie in Abb. 5.2 links dargestellt, ohne Kupplung und
Zwischenwelle zum Getriebe auf einem Sténder. Die Auflageflichen weichen leicht von den Po-
sitionen des Fest- und Loslagers ab und liegen weiter in Richtung Rotormitte. Insbesondere die
Eigenfrequenzen und Modenformen der Rotormoden kénnen sich demnach deutlich zum Betrieb
unterscheiden. Die Messungen wurden mit dem kommerziellen Testsystem fiir automatisierte
Modalanalysen RoboVib der Polytech GmbH durchgefiihrt. Der RoboVib besteht aus einem In-
dustrieroboterarm mit drei PSV-500 Laservibrometern, der automatisiert eine Struktur abfahren
und Geometrie sowie die dreidimensionalen Schwingungen messen kann. Zur Anregung wurde
ein automatisierter Modalhammer, der die Scheibe der Blisk anregt, verwendet, siehe Abb. 5.2
rechts.
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Abbildung 5.3: Messpunkte am RoboVib und die Geometrie des zugehorigen FEM-Modells.

Insgesamt wurde der Blisk-Rotor-Verbund an 572 Punkten mit den Laservibrometern vermessen,
die in Abb. 5.3 dargestellt sind. Aufgrund der begrenzten Zugénglichkeit sind an der unteren
Seite (negative y-Achse) teilweise weniger Messpunkte vorhanden. Zudem ist erkennbar, dass
die Punkte aufgrund einer aktuell noch zu ungenauen Geometrieerfassung leicht iiber den Ober-
flachen liegen. Die punktuellen Messdaten wurden zur Visualisierung zunéchst auf den néchsten
Punkt der Oberfliche des FEM-Modells interpoliert. Darauf aufbauend erfolgte eine Interpo-
lation mittels Triangulation iiber die gesamte Oberfliche des FEM-Netzes. Es sei angemerkt,
dass es an den Rotorenden keine Messpunkte gibt und es dort bei der spéteren Darstellung
der Schwingungsformen zu Extrapolationsfehlern kommen kann. Die Daten wurden mit einer
Abtastrate von 250 kHz iiber eine Messdauter von 4,1 s pro Messpunkt erfasst. Daraus resul-
tiert eine Frequenzauflésung von 0,244 Hz. Um die Datenqualitidt zu erhéhen, wurde an jedem
Messpunkt fiinf mal gemessen und die Messdaten gemittelt.

Die Systemmoden wurden mittels der in Matlab implementierten Least-Squares Rational Func-
tion Estimation Method (Ozdemir und Gumussoy 2017) identifiziert. Diese Methode hat sich als
am besten geeignet herausgestellt, da aufgrund der hohen modalen Dichte bei den betrachte-
ten Blisk-Eigenfrequenzen verhaltnisméfiig wenig Datenpunkte vorhanden waren. Dazu nutzt
die Methode eine Mehrfreiheitsgrad-Identifikation. Fiir die experimentelle Modalanalyse der
Bliskmoden wurde nur ein Messpunkt je Schaufel an der Vorderkante verwendet, da dort ei-
ne moglichst identische Positionierung der Messpunkte auf allen Schaufeln méglich war und
somit eine genaue Zerlegung der Knotendurchmesser durchgefiithrt werden konnte. Dazu wur-
den die bestimmten Eigenformen direkt mittels Fast Fourier Transformation in traveling-wave-
Koordinaten, d.h. vorwérts- und riickwértsrotierende Knotendurchmesser zerlegt und im FMM
ID verwendet.
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5.1.2 Fundamental Mistuning Model based Identification (FMM ID)

Fiir die Beriicksichtigung der Verstimmung kommt die Advanced Fundamental Mistuning Model
based Identification (Advanced FMM ID) zum Einsatz. Diese berechnet, wie in Abschn. 2.3.5
erlautert, die Sektorverstimmungen und die unverstimmten Eigenfrequenzen auf Basis von ge-
messenen Systemmoden mit einem Messpunkt pro Schaufel. Die Messdaten stammen aus den
Messungen mit dem RoboVib, siche Abschn. 5.1.1. Die Mistuning-Identifikation erfolgt jeweils
fiir eine Modenfamilie. Die verstimmten Eigenfrequenzen w; aller identifizierter Moden als Ein-
gangsgrofen fiir das Modell wurden nach Feiner und Griffin (2007) als komplexe Zahlen w; =
27 fj(14+4Dy), bestehend aus bestimmter Frequenz f; und Ddmpfungsgrad D; berechnet. Die Ge-
wichtungsfaktoren E] werden aus den Schaufelauslenkungen cZ mittels Fourier-Transformation
bestimmt:

B = F(4;)- (5.1)

An dieser Stelle soll nochmals auf die Annahme des FMM hingewiesen werden, dass sich die
Modenform iiber die Knotendurchmesser und im Betrieb nicht grundlegend &ndern diirfen. Dies
wird bei den Untersuchungen in Kap. 8 iiberpriift und beriicksichtigt.

Als Ergebnis ergibt sich die Verstimmungsmatrix A und die komplexen unverstimmten Eigen-
frequenzen wy . Da die Messungen zwar im Stillstand, aber nicht im Vakuum durchgefiihrt
wurden, beschreibt der komplexe Teil der Eigenfrequenzen bereits einen kleinen Teil an aerody-
namischer Ddmpfung, die aber spater im ROM iiber die CFD-Simulationen beriicksichtigt wird.
Folglich wird als Abschétzung nach Hentschel et al. (2016) 17 % der gemessenen Dampfung als
Materialddmpfung angesetzt: w;,, = 27 fyp(14+4 0,17D%,). Die maximale bestimmte Dampfung
DS}p liegt unter 0,01 % (NDO ausgenommen), die Materialdampfung liegt somit noch deutlich
darunter. Folglich spielt die Materialddmpfung im Vergleich zur aerodynamischen Dampfung
eine untergeordnete Rolle und diese Abschétzung ist ausreichend.

5.2 FEM-Modelle

Zur Berechnung des strukturmechanischen und -dynamischen Verhaltens wurden drei unter-
schiedliche FEM-Modelle verwendet. Zunéchst wurde der Verdichter im Betrieb numerisch nach-
gebildet, um die Eigenfrequenzen und modalen Dampfungen des kombinierten Blisk-Rotor-
Verbundes unter Betriebsbedingungen vorherzusagen (FEM Blisk + Rotor). Hier wurden die
Lagertemperaturen aus dem Experiment, sowie in einer Iterationsschleife die Schaufeldriicke
und Temperaturen aus der stationdren CFD, siehe Abschn. 5.3.1 vorgegeben. Zudem wurde
in einem weiteren FEM-Modell der Messaufbau am RoboVib unter Beriicksichtigung der Umge-
bungstemperatur numerisch berechnet (FEM Blisk + Rotor RoboVib). Um eine méoglichst genaue
Vorhersage zu erzielen, wurden beide FEM Modelle nur zur Bestimmung der Anderungen der
Eigenfrequenzen und Dampfungen im Betrieb gegeniiber der RoboVib Messung genutzt, so dass
hier systematische Fehler der FEM-Modelle nicht ins Gewicht fallen. Als letztes Modell wurde
ein zyklisches Blisk-Modell verwendet (FEM Blisk zykl.), um Eigenformen und statische Defor-
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Abbildung 5.4: Randbedingungen fiir das FEM Modell Blisk + Rotor

Tabelle 5.1: Gewéhltes Material fiir die einzelnen Komponenten in den FEM-Berechnungen

Komponente Blisk Rotor Zwischenwelle Getriebewelle
Material TiAl6V4 | Stahl 40-PH | Stahl 31CrMoV9 | Standard Baustahl

mationen im Betrieb zu bestimmen, die in den CFD-Modellen Anwendung finden. Alle Modelle
wurden in Ansys Mechanical 19.3 aufgebaut und gelést. Die numerischen FEM-Modelle werden
im Folgenden detailliert erldutert.

5.2.1 Blisk + Rotor im Betrieb

Das Modell von Blisk und Rotor im Betrieb basiert auf einem Vollmodell, da in Ansys Mecha-
nical aktuell keine M&glichkeit implementiert ist, die es erlaubt, zyklische Modelle mit Lagern
zu nutzen. Es wurde, wie in Abb. 5.4 gezeigt, der gesamte Rotor inklusive Blisk, Kupplung,
Wellenstrang zum Getriebe und Getriebewelle modelliert. Die Blisk besteht aus einer Titanlegie-
rung, die restlichen Rotorkomponenten aus verschiedenen Stahlsorten. Eine genaue Zuordnung
der Materialien ist in Tab. 5.1 zu finden. Das numerische Netz weist etwa 1 Mio. Knoten auf.
Um numerische Verstimmung durch unterschiedliche Netze zu vermeiden, wurde ein Sektor der
Blisk vernetzt und auf das 360°-Modell erweitert.

Fir eine Modalanalyse muss, wie in Abschn. 2.1.4 beschrieben, ein lineares zeitinvariantes Sys-
tem vorliegen. Da die Geometrie (insbesondere die Blisk) nicht rotationssymmetrisch ist, muss
die Modalanalyse im rotierenden Bezugssystem durchgefithrt werden, was fiir Rotordynamikbe-
rechnungen untypisch ist. Um Zeitinvarianz zu gewahrleisten, diirfen die Lager demnach keine
vom Rotationswinkel des Rotors abhéngigen Kréfte aufpréagen. Folglich wurden die vorliegenden
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5.2 FEM-Modelle

drehzahlabhéngigen Lagersteifigkeiten an Festlager (FL) und Loslager (LL) auf die schiefsym-
metrische Form

k:yy“l‘kzz kyz_kzy
KLager == kyf—kzy k;yy-%—kzz 3 kyyv kzz,kyz > O) kzy <0 (52)
T2 2

angepasst. Fiir die Nenndrehzahl ergeben sich beispielsweise die Steifigkeitsmatrizen

<8314O 35458> N <64591 28574) N
K =

FL = (5.3)

—35458 83140 mm’ " \ 28574 64591) mm’
Insgesamt lagen bei vier Drehzahlen Lagersteifigkeiten vor: 18 000 min~!, 13500 min—!, 9000

min~—! und 4500 min~1.

Die Kupplung wurde entsprechend ihrem Verhalten als Gelenk modelliert, welches Rotation um
die y- und z-Achse sowie Translation in z-Richtung ohne Steifigkeit zulédsst. Fiir die tibrigen
translatorischen und rotatorischen Freiheitsgrade ist eine starre Verbindung (Steifigkeit unend-
lich gro) angenommen. Die Getriebewelle ist an zwei Positionen gelagert. Da hier keine Lager-
steifigkeiten bekannt sind, wurden diese iiber eine Sensitivitdtsstudie als 55 ()()Omlr\II12 bestimmt.
Grundlage hierfiir war eine identifizierte Eigenfrequenz in der Schwingungsiiberwachung des
Verdichters.

Die Modalanalyse wurde auf Basis der Losung einer vorherigen statisch thermischen und sta-
tisch nicht-linearen mechanischen Analyse durchgefiihrt. Hierbei wurden Fliehkréfte durch die
Drehzahl, Oberflichentemperaturen und Driicke auf den Schaufeln aus der CFD sowie Lager-
temperaturen aus dem Experiment beriicksichtigt, siehe Abb. 5.4. So ist gewahrleistet, dass
Eigenfrequenzinderungen durch temperaturbedingte Anderungen des E-Moduls und durch Span-
nungsversteifung (stress stiffening) bertiicksichtigt werden. Zusétzlich wurde in der Modalanalyse
der Einfluss der Corioliskréafte und des Spin Softenings beriicksichtigt.

Netzkonvergenzstudie

Die vielen zu berechnenden Moden in der Modalanalyse sorgen fiir einen grofien Bedarf an
Rechenressourcen. Deshalb wurde im Rahmen von Vorstudien eine Netzknotenverteilung erzeugt,
die mit moglichst wenig Knoten eine gute Genauigkeit des Modells erméglichen. So hat sich zum
Beispiel eine Verfeinerung des Netzes an Fillets und den Vorder- und Hinterkanten der Schaufeln
als vorteilhaft erwiesen, um die Anzahl der Knoten gering zu halten.

Die Netzstudie wurde nach Roache (1994) durchgefiihrt. Dazu wurde der Grid Convergence Index
GCT auf Basis der Eigenfrequenzen der Moden mit einem Sicherheitsfaktor Fs = 1.25 bestimmt.
Da im Rahmen der Netzstudie eine Verfeinerung des gesamten Modells mit den gegebenen
Rechenressourcen nicht moglich war, wurden die Netze von Blisk und Rotor separat untersucht.
Durch die identischen Netze aller Blisksektoren, konnte fiir die Netzkonvergenzstudie der Blisk
eine zyklische Modalanalyse mit einem Blisksegment durchgefiihrt werden. Dafiir wurden das
Ausgangsnetz mit 31485 Knoten zwei Mal auf 89488 Knoten und 184227 Knoten verfeinert.
Die berechneten GCI fiir das Ausgangsnetz sind in Abb. 5.5 links zu sehen. Demnach liegt der
absolute maximale rdumliche Diskretisierungsfehler fiir die relevanten Moden (Modenfamilien 1
bis 3) bei unter 0,2 % (4,5 Hz) und fir den im Fokus stehenden Knotendurchmesser 1 bei unter
0,17% (3,5 Hz). Fiir geringere Knotendurchmeser ist fiir Modenfamilie 2 ein erhohter GCT zu
erkennen. Dies liegt an der erhdhten Scheibenbeteiligung an den Schwingungen.
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Abbildung 5.5: Ergebnis der Netzkonvergenzstudie fiir das Blisk-Modell und das Rotor-Modell

Fir die Netzstudie des Rotors wurde das Ausgangsnetz mit 285291 Knoten einmal auf 383 453
Knoten verfeinert und einmal auf 157 554 Knoten vergrobert. Atmende Moden und Axialmoden
weisen aufgrund der fehlenden Kenntnis der entsprechenden Lagereigenschaften (insbesondere
Steifigkeit und Dampfung in axiale Richtung am Festlager) keine Dampfung auf und reagieren
deutlich sensitiver auf die Netzfeinheit mit einem GCI von bis zu 4 %. Da diese Moden in
dieser Arbeit nicht von Interesse sind, werden diese hier nicht betrachtet. Die Ergebnisse sind
in Abb. 5.5 rechts dargestellt. Der absolute maximale rdumliche Diskretisierungsfehler fiir die
relevanten Moden liegt fiir das Rotor-Modell unter 0,2 % (5 Hz).

Insgesamt ist davon auszugehen, dass der Fehler in der Vorhersage der absoluten Eigenfrequen-
zen der gesamten Struktur etwa bei 5 Hz liegt. Da die Eigenfrequenzen mit der Netzfeinheit
abnehmen, sind die Differenzen der Diskretisierungsfehler von Blisk (max. 3,5 Hz) und Rotor
(max. 5 Hz) noch geringer (max. 1,5 Hz), so dass die Kopplungseffekte gut abgebildet werden
kénnen. Da jedoch nur die relativen Anderungen der Eigenfrequenzn in das ROM eingehen, sind
die Modellierungsfehler als noch geringer anzusehen.

5.2.2 Blisk + Rotor im Stillstand

Das numerische Modell zum Nachrechnen der Messungen am RoboVib dhnelt dem in Abschn.
5.2.1 beschriebenen Modell FEM Blisk + Rotor. Die betrachtete Geometrie ist in Abb. 5.3 ab-
gebildet. Unterschiede ergeben sich durch die fehlende Zwischen- und Getriebewelle und die
Lagerung. Da der Rotor in den Messungen nur auf dem Rotorsténder auflag, sich jedoch prin-
zipiell frei bewegen konnte, wurden sdmtliche Lagerungen und Einspannungen aus dem Modell
entfernt. Dies zeigte im Vergleich zu anderen Lagerungsarten mit Abstand die beste Uberein-
stimmung mit dem Experiment. Zudem wurde keine statische Vorspannung der Struktur vorge-
nommen, da keine Oberflichendriicke und Fliehkréifte vorhanden sind. Als Temperatur wurde
die Umgebungstemperatur vorgegeben.
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5.2.3 Blisk zyklisch im Betrieb

Fiir die effiziente Berechnung eines komplett unverstimmten Systems wurde ein zyklisches Mo-
dell der isolierten Blisk genutzt. Die Kontaktflachen zum Rotor, siehe Abb. 5.6, wurden fixiert.
Analog zum vollstdndigen Modell in Abschn. 5.2.1 wurde die Struktur unter Nutzung von Schau-
feloberflichendriicken und -temperaturen statisch vorgespannt. An den zyklischen Réndern wur-
den phasenkorrigierte Randbedingungen vorgegeben, was eine direkte Berechnung der komplexen
traveling-wave-Moden ermoglicht.

Netzkonvergenzstudie

Fiir die Berechnung des zyklischen Modells konnte durch den Entfall des Rotors mit 89488
Knoten ein deutlich feineres Netz als fiir das Modell Blisk + Rotor, siche Abschn. 5.2.1, verwendet
werden. Fir die Netzkonvergenzstudie wurde das Netz einmal auf 184 227 Knoten verfeinert
und einmal auf 31485 vergrobert. Die Ergebnisse der Netzkonvergenzstudie sind in Abb. 5.7
dargestellt. Durch die rdumliche Diskretisierung ist von einem Fehler von unter 0,04 % (1 Hz)
auszugehen. Insbesondere bei geringeren Eigenfrequenzen sind die absoluten Fehler noch deutlich
geringer.

63



5.3 CFD-Modelle

0,04 —e— ; ; .
. e o0 ® 00 L
0,03. [ BN ) L]
22 ™
g ° e o0 o0 o 'S ® Model
: 0,02 e o ® o O e @® Mode?2
Q P ® Mode3
O 0,01 e | oo ¢
’ °
(] ° oo O °
0 L -
0 2 4 6 8 10 12

Abbildung 5.7: Ergebnis der Netzkonvergenzstudie fiir das zyklische strukturdynamische Modell

5.3 CFD-Modelle

5.3.1 Stationires Modell

Die CFD-Berechnungen wurden mit dem Stromungsloser TRACE 9.4.7 (Becker et al. 2010) des
Deutschen Zentrums fiir Luft- und Raumfahrt (DLR) durchgefithrt. Das numerische Netz weist
5,8 Millionen Knoten mit einem durchschnittlichen dimensionslosen Wandabstand y* von 0,4
und einem maximalen dimensionslosen Wandabstand von 3,5 im Auslegungspunkt auf, so dass
die Grenzschicht bis zur viskosen Unterschicht aufgelost werden kann (Low-Reynolds Turbu-
lence Model). Bei der Vernetzung wurde eine verhdltnisméafig hohe Anzahl von Netzelementen
verwendet, um eine zuverldssige Vorhersage der Transition und ein ausreichend feines Netz im
diinnen Nachlauf des IGVs zu haben. Die Rechendoméne ist in Abb. 4.3 dargestellt. Das Netz
wurde spezifisch fiir jeden Betriebspunkt unter Beriicksichtigung der Verformung der Rotorschau-
fel aufgrund statischer Lasten durch Rotation und Temperatur mit dem Programm AutoGrid
erzeugt. Die verwendete Schaufelgeometrie stammt aus der zyklischen statisch mechanischen
FEM-Berechnung (FEM Blisk zykl.), sieche Abschn. 5.2.3. Dadurch kann die Form der Schaufel
im Betrieb (Heilgeometrie) beriicksichtigt werden.

Am Eintritt wurde auf Basis der Messungen am Eintritt (MEO1) ein mit dem Eintrittstotal-
druck (pein,tot) skaliertes Totaldruckprofil sowie ein mit der gemessenen Eintrittstotaltemperatur
(Ttin,tor) skaliertes Totaltemperaturprofil vorgegeben. Als Turbulenzrandbedingungen wurde ein
Turbulenzgrad von 3% und ein turbulentes Langenmafl von 0,1 mm vorgegeben. Diese Werte
sind Erfahrungswerte fiir die Berechnung des 11/2 und 41/2-stufigen Axialverdichters am Insti-
tut fiir Turbomaschinen und Fluid-Dynamik. Das verwendete Langenmafl weist zudem einen
typischen Wert fiir eine gute Transitionsvorhersage in Turbomaschinen auf (Bode et al. 2014).

Fiir die Turbulenzmodellierung wurde das k-w-Turbulenzmodell (Wilcox 1988) mit Staupunkt-
korrektur von Kato und Launder (1993) und das +-Rep,-Transitionsmodell in der in TRACE
implementierten Version Menter-2004 (Formulierung nach Menter et al. 2006 mit der Korrela-
tion fiir die Impulsverlustdicken-Reynoldszahl bei Transitionsbeginn nach Langtry und Menter
2009) verwendet. Das Turbulenzmodell weicht hier von dem in Maroldt et al. (2022a) verwende-
ten k-w-SST-Modell ab, da sich fiir den betrachteten Testfall eine bessere Vorhersagequalitit des
k-w-Modells herausgestellt hat. Grund hierfiir ist die Uberschitzung von Strémungsablésungen
durch das k-w-SST-Modell (Bourgeois et al. 2011). Dies hat sich durch grofie Abweichungen
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zwischen CFD und Experiment im Kennfeld und beim Vergleich des Stromungsfeldes bei 20°
Anstellwinkel des IGVs gezeigt (siehe hier zu auch Maroldt et al. 2022a).

5.3.2 Instationidre Modelle

Die instationdren Berechnungen wurden mit dem Harmonic Balance Loser (Frey et al. 2014)
in TRACE durchgefiihrt. Die Berechnungen basieren auf harmonischen Sets, bestehend aus
Grundfrequenz und IBPA sowie deren Harmonische, fiir die das Stromungsfeld gelést wird, siehe
Abschn. 2.3.6. Demnach erfolgen ebenfalls die aeroelastischen Berechnungen auf Basis der kom-
plexen traveling-wave-Moden, die je einem IBPA bzw. Knotendurchmesser entsprechen. Annah-
me ist zudem, wie in Abschn. 2.3.6 beschrieben, dass eine lineare Superposition des instationér
anregenden (aeroynamische Anregung) und dédmpfenden (aeroynamische Dampfung) Stromungs-
feldes moglich ist. Dies ist in der Regel fiir kleine Schaufelauslenkungen der Fall (Blocher und
Goémez Fernandez 2014).

Fiir jede Berechnung eines Knotendurchmessers wurden die komplexen Verschiebungen der zu
untersuchenden Mode auf die Rotorschaufel interpoliert. Die Verschiebungen stammen hier aus
der zyklischen Modalanalyse (FEM Blisk zykl.), die spezifisch fiir jeden Betriebspunkt durchge-
fiihrt wurde. Durch die zuvor erwidhnte Netzgenerierung fiir jeden Betriebspunkt kann zudem
eine exakte Ubereinstimmung der CFD- und FEM-Geometrien gewihrleistet werden, was Inter-
polationsfehler minimiert, die sonst leicht an Vorder- und Hinterkante auftreten kénnen.

Die Modenformen werden jeweils um einen Faktor A auf eine Amplitude von 0,1 mm skaliert,
was in der Gréflenordnung der gemessenen Amplituden liegt. Unter der Annahme von kleinen
Auslenkungen (Linearitdt des Stromungsfeldes) wéren hier auch andere Auslenkungen denkbar,
so lange sie keine extrem kleinen oder groflen Werte annehmen, bei denen die numerische Ge-
nauigkeit unterschritten wird bzw. das Netz zu stark deformiert wird. Die Eigenfrequenz ergibt
sich aus der Modalanalyse des gesamten Rotors im Betrieb (FEM Blisk + Rotor). Es wird die
Eigenfrequenz wg der Mode, die der anregenden Erregerordnung entspricht, angenommen.

Fiir eine hohe Genauigkeit der Harmonic Balance Berechnung ist insbesondere bei der Berech-
nung der aeroynamischen Anregung (Heners et al. 2021, 2019, Maroldt et al. 2022a) die Bertick-
sichtigung der turbulenten Grofien (turbulente kinetische Energie k& und spezifische turbulente
Dissipationsrate w) in den instationdren Frequenzen notwendig (Ashcroft et al. 2018). Ein Pro-
blem bei diesen Berechnungen ist jedoch, dass sich, wie in Abschn. 2.3.6 beschrieben, bei der
Rekonstruktion der turbulenten Grofien aus dem Frequenzbereich im Bereich hoher Gradienten
Uberschwinger (Gibbs-Phdnomen) ergeben konnen. Dies kann zu negativen Werten der Turbu-
lenzgroBen k und w und zusétzlich der Transitionsgréfien v und Rey, fithren. Negative Werte sind
jedoch physikalisch nicht sinnvoll und werden durch einen Limiter unterbunden (Heners et al.
2019). Dadurch entstehen Instabilitdten und Konvergenzprobleme, weshalb hier der Lanczos-
Filter (Heners et al. 2019) zur Glittung der Uberschwinger verwendet wurde. Damit werden
Turbulenz- und Transitionsgréfien bei der Rekonstruktion aus dem Frequenzbereich gefiltert.
Die Filterstarke kann in verschiedenen Stufen variiert werden.
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Abbildung 5.8: Berechnete Umfangsmoden in der Harmonic Balance Simulation. Oben: Aerody-
namische Anregung. Unten: Aerodynamische Dampfung

Aerodynamische Anregung (AA)

Im Rahmen der Berechnung der aerodynamischen Anregung wird die modale Anregungskraft
bestimmt. In der Berechnung ist die Mode nicht aktiv, daher findet keine instationére Verfor-
mung der Rotorschaufel statt. Da die aeroelastischen Berechnungen mit den Freiheitsgraden der
unverstimmten Struktur durchgefiihrt werden, muss dies nur fiir einen Knotendurchmesser durch-
gefithrt werden. Dies ist bei der untersuchten EO23 stets der Knotendurchmesser ND = +1 mit
dem IBPA o = —15° und bei EO18 der Knotendurchmesser ND = +6 mit dem IBPA ¢ = —90°.
Die entsprechende Umfangsmode FO = 23 bzw. FO = 18 wird dann in der Berechnung von der
IGV-Domain in die Rotor-Domain transportiert, siehe Abb. 5.8. Da sich ein aerodynamischer
Nachlauf meist aus mehreren héheren Harmonischen zusammensetzt, die miteinander interagie-
ren, miissen diese bis zu einem gewissen Grad ebenfalls mit beriicksichtigt werden. Nach Maroldt
et al. (2022a) haben sich 5 Harmonische fiir diesen Testfall als ausreichend herausgestellt. Zudem
werden, wie in Abb. Abb. 5.8 dargestellt, akustische Effekte mit beriicksichtigt. Diese ergeben
sich aus einer Modenstreuung (Tyler-Sofrin-Moden, Tyler und Sofrin 1962) der aerodynamischen
Umfangsmode EO, die am Rotor in die Umfangsmode 24 — EO = 1 bzw. 6 bei der Blattwechsel-
frequenz (Blade Passing Frequency) gestreut wird. Diese Mode ist akustisch ausbreitungsféhig
und kann z. B. an benachbarten Schaufelreihen reflektiert werden. Folglich wird diese Mode im
IGV und Stator mit je einer Harmonischen (ausschlieBlich subsonische Betriebspunkte) beriick-
sichtigt. Der Lanczos-Filter wurde zu Beginn der Berechnung auf die stiarkste Stufe 1 gesetzt,
um die Berechnung zunéchst stérker zu stabilisieren. Wéhrend der Berechnung wird die Stufe
stiickweise auf 3 reduziert, um den Einfluss des Filterns zu reduzieren, aber dennoch numerische
Stabilitdt zu gewahrleisten. Die modale Anregungskraft wird geméfl Gl. (2.75) ausschliefllich fiir
die erste Harmonische (EO23 bzw EO18) berechnet.

Aerodynamische Dampfung (AD)

Die Berechnung der aerodynamischen Ddmpfung muss fiir alle nominellen Freiheitsgrade der
betrachteten Modenfamilie und damit fir alle Knotendurchmesser durchgefiithrt werden, da sich
aus diesen am Ende die verstimmte Schwingungsantwort zusammensetzt. Die entsprechende Mo-
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Abbildung 5.9: Ergebnisse der Netzkonvergenzstudie fiir 0° IGV-Anstellwinkel (IGV0 S0) bei der
Resonanzstelle der Modenfamilie 3 mit EO23. Das Netz Mittel wird fiir die weiteren Untersuchungen
verwendet.

de schwingt in der Berechnung mit der vorgegebenen Eigenfrequenz. Wie in Abb. 5.8 dargestellt,
werden auch hier akustische Reflexionen an den benachbarten Schaufelreihen berticksichtigt.
Da die Schaufel nur in der vorgegebenen Frequenz schwingt, ist grundsétzlich nicht von nicht-
linearen Effekten in hoheren Harmonischen auszugehen. Hoher harmonische Anteile konnen
jedoch durch Oszillationen von Stéfen und Ablésungen hervorgerufen werden, so dass fiir alle
transsonischen Betriebspunkte (als Grenze wurde fiir die gewithlten Betriebspunkte 11 000 min~!
gewahlt) 3 Harmonische berticksichtigt wurden. Die Stérke des Lanczos-Filters wurde konstant
auf Stufe 5 gesetzt. Die aeroelastischen Steifigkeits- und Dampfungskoeffizienten wurden geméf
Gl. (2.74) berechnet.

5.3.3 Netzkonvergenzstudie

Eine Netzstudie wurde anhand von einem je um etwa den Faktor 2 vergroberten Netz (Grob, 2,7
Millionen Knoten) und verfeinerten Netz (Fein, 13,2 Millionen Knoten) gegeniiber dem verwen-
deten Netz (Mittel, 5,8 Millionen Knoten) durchgefiihrt. Untersucht wurde die Resonanzstelle
von Modenfamilie 3 bei EO23 mit 0° IGV-Anstellwinkel, da hier der Nachlauf am diinnsten ist,
was eine entsprechend hohe Zahl an Netzelementen benétigt. Es wurden verschiedene Gréfien
aus der stationiren und den Harmonic Balance Berechnungen betrachtet und auf das feine Netz
normiert, was in Abb. 5.9 dargestellt ist. Aufgrund der Berechnungsweise des Totaldruckver-
héltnisses féllt der relative Unterschied sehr klein aus. Der mit dem feinen Netzes berechnete
Wert betréagt 1,03585. Unterschiede zwischen den Netzen ergeben sich erst in der vierten Nach-
kommastelle. Alle weiteren Grofien zeigen fiir das mittlere Netz eine Abweichung von unter 2 %,
was deutlich unter den Messunsicherheiten liegt. Die maximale Abweichung zeigt sich hier fiir
die Anregung. Es kann jedoch davon ausgegangen werden, dass die Unterschiede bei anderen
IGV-Winkeln noch geringer sind, da der Nachlauf weniger diinn ausfillt. Demnach ist das Netz
Mittel fir die weiteren Untersuchungen geeignet.

Um genaue instationére Berechnungen durchzufithren, die auch die Ausbreitung von akustischen

Wellen mit einschliefen, muss das Netz oft deutlich feiner sein, als fiir stationdre Berechnungen.
Von Bedeutung ist dabei insbesondere die Auflésung der akustischen Wellen in axiale Richtung
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mit einer ausreichenden Anzahl von Zellen, gemessen an den Zellen pro Wellenlédnge, um Dissi-
pation und Dispersion zu minimieren. In der Literatur werden in der Regel etwa 25-40 Zellen je
Wellenlidnge empfohlen (Schnell 2004a, Weckmiiller 2013).

Die geringste axiale Wellenlénge liegt bei der aerodynamischen Dampfungsberechnung von Mo-
denfamilie 1 mit ND12 bei Nenndrehzahl vor. Hier ergibt sich eine minimale Auflésung von
87 Zellen/Wellenldnge im Stator, was die Werte aus der Literatur deutlich iiberschreitet. Eine
Abschétzung nach Schnell (2004b) und Tam und Webb (1993) ergibt fiir eine akustische Welle,
die sich zwischen Stator und IGV ausbreitet, einen Dissipationsfehler von 0,1 % und einen Di-
spersionsfehler von 0,5°. Grundlage fiir die Abschitzung ist die konservative Annahme, dass die
minimale Auflésung von 87 Zellen/Wellenldnge auch in Rotor und IGV vorliegt. Die berechneten
Fehler liegen deutlich unter den Diskretisierungs- und Messfehlern. Das Netz ist damit auch fir
die Auflésung akustischer Wellen fein genug.

5.4 Modell reduzierter Ordnung (ROM)

Das verwendete Modell reduzierter Ordnung (ROM) basiert im Wesentlichen auf dem durch
Kielb et al. (2004) auf aeroelastische Kopplung erweiterten Fundamental Mistuning Model (Fei-
ner und Griffin 2004). Es wird zusétzlich nach Feiner und Griffin (2004) der Einfluss der Stei-
figkeitsdnderung im Betrieb auf die Verstimmung mit beriicksichtigt. Das Modell wird sowohl
fiir die Berechnung quasi-stationérer als auch transienter Betriebszustédnde genutzt. Das ROM
wird im Folgenden in zwei unterschiedlichen Formulierungen genutzt, die erste basiert auf dem
FEM-Modell Blisk + Rotor, die zweite auf dem FEM-Modell Blisk zykl..

Quasi-stationédrer Schwingungen

Alle Systemmatrizen werden nach aufsteigenden IBPA von 0° < ¢ < 360° sortiert. Die Bewe-
gungsgleichung fiir quasi-stationére erzwungene Schwingungen bei der Anregungsfrequenz €2 in
traveling-wave-Koordinaten fiir die untersuchte Blisk mit 24 Sektoren lautet

(=9%L51 419 (Dierg + Ditorer ) + (diag(ewivp?) + ARGy, + Kioro ) +4) §° =

Die entsprechenden Systemmatrizen werden auf Basis der verschiedenen zuvor vorgestellten
Teilmodelle berechnet, siche Abb. 5.1. Eine Zusammenfassung ist zudem in Tab. 5.2 aufgefiihrt.
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5.4 Modell reduzierter Ordnung (ROM)

Tabelle 5.2: Ursprung und Beschreibung der Eingangsgréfien des ROMs Blisk + Rotor und Blisk

zykl.
Matrix Beschreibung ROM Blisk + Rotor | ROM Blisk zykl.
. . . FEM Blisk zykl. (Realteil) +
o 2
diag(w3;p”) | nominelle Eigenfrequenzen | FMM ID FMM ID (Imaginarteil)
AKy . Steifigkeitsdnderung FEM Blisk + Rotor | FEM Blisk zykl.
A Verstimmungsmatrix FMM ID FMM ID
K. aerodynamische Steifigkeit | CFD AD CFD AD
Dgero aerodynamische Dampfung | CFD AD CFD AD
D3 oior rotordynamische Dampfung | FEM Blisk + Rotor | -
1o modale Errgerkraft CFD AA CFD AA

Die Matrix diag(w}’vDQ) ist die Diagonalmatrix der sortierten und quadrierten nominellen kom-
plexen Eigenfrequenzen

S P ()
0 w®,?
diag(wiyp’) = diag(wip”) = | & . w2 o 1| (5.5)
o 2
w11
: . ’ 0
0 ... ... . ... 0 w?

Fiir das Modell Blisk + Rotor werden die Eigenfrequenzen mit dem FMM ID (siehe Abschn. 5.1.2)
bestimmt. Die modale Steifigkeitsinderung der Moden zwischen der RoboVib-Messung im Still-
stand (kg yp) und dem Zustand im Betrieb (&}, yp) wird dann tiber AKj . = diag(kj,;. yp —

k(JD%V, ~p) beriicksichtigt. Die Steifigkeiten stammen folglich aus dem FEM-Modell Blisk + Ro-
tor, sieche Abschn. 2.1.4, und Blisk + Rotor RoboVib, siehe Abschn. 5.2.2. Damit sind Einfliisse
auf die Steifigkeit durch die Fliehkraft, den statischen Schaufeldruck und die Lagerung sowie
die Anderung des E-Moduls durch Temperaturinderungen abgebildet. Ebenfalls werden folglich
Steifigkeitsdnderungen durch die Coriolis-Kréfte und Spin Softening beriicksichtigt. Zusétzlich
werden die rotordynamischen Démpfungen durch die Gleitlagerung in D3 ., mit einbezogen.
Diese stammen aus den durch das FEM-Modell Blisk + Rotor berechneten modalen Dampfun-

gen.

Fir das ROM Blisk zykl. gehen die Eigenfrequenzen aus der FEM-Berechnung Blisk zykl., siehe
Abschn. 5.2.3, fiir den Stillstand in den Realteil von diag(w]oVDQ) ein. Dies ist notwendig, da
das zyklische Modell bei der Berechnung der Eigenfrequenzen des RoboVib-Aufbaus unzurei-
chende Ergebnisse geliefert hat und somit die Beriicksichtigung von relativen Anderungen nicht
sinnvoll ist. Der Imaginérteil, der der Strukturddmpfung im Stillstand entspricht, wird weiter
aus dem FMM ID verwendet. Da hier die Gleitlagerung nicht mitmodelliert wurde, liegt keine
rotordynamische Dampfung vor.
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5.4 Modell reduzierter Ordnung (ROM)

Die Verstimmungsmatrix A wird fiir beide Formulierungen ebenfalls mit dem FMM ID be-
stimmt, siche Abschn. 5.1.2. Nach Feiner und Griffin (2004) nimmt die relative Verstimmung
bei hoheren Drehzahlen durch die Spannungsversteifung ab, da die Steifigkeitsverstimmung A
konstant bleibt, wihrend die nominellen modalen Steifigkeiten um Aﬁfwt steigen. Damit nimmt
der Anteil der Steifigkeitsverstimmung an der Gesamtsteifigkeit und somit der Verstimmungs-
einfluss ab. Die aerodynamischen Dampfungen und Steifigkeiten werden als Diagonalmatrizen
D, .. = diag(d¥2) und K., = diag(k)2) auf Basis der aerodynamischen Arbeit berechnet,
die sich aus den Berechnungen der aerodynamischen Ddmpfungen in Abschn. 5.3.2 ergeben. Die
modale Erregerkraft N;Xr% stammt aus den Berechnungen der aerodynamischen Anregung in

sero Werden zu 0 gesetzt, so dass sich eine monohar-

Abschn. 5.3.2, alle anderen Eintrdge von
monische Anregung ergibt.

Transiente Schwingungen
Um das transiente Schwingungsverhalten zu berechnen, wird Gl. (5.4) statt im Frequenzbereich
im Zeitbereich formuliert:

Dges
-

Toaq + <Im{diag(w§’vD2)}/Q + Im{A}/Q + D2y, + ﬁ(}?{otor> I+

Kyes t (5.6)

(Re{ding(ip®) } + ARGy, + RefA} + Kiny) 7= forocos| [ r)dr
0

Fiir eine beliebige, nicht-konstante Anregungsfrequenz Q(t) muss die Phase der Anregung, wie in
Abschn. 2.1.1 beschrieben, tiber eine Integration der Anregungsfrequenzen erfolgen. Die Losung
von Gl. (5.6) erfolgt iiber die Darstellung im Zustandsraum

_Rges 0 5 0 Izges — 0
~ ~ = = 5.7
< 0 I24> Y * (ngs Dges) Y (fzfero cos (f(f Q(T)dT) ( )

- (1) o8

mittels der Matlab-Funktion ode45. Hier wird die Differentialgleichung 1. Ordnung mit einem
Runge-Kutta-Verfahren vierter und fiinfter Ordnung unter Nutzung eines variablen Zeitschrittes
(Dormand und Prince 1980) gelost. Die Anregungsfrequenz 2(t) = FEO - n(t) wird tiber Erreger-
ordnung und Zeitsignal der gemessenen Drehzahl aus dem Tip Timing System berechnet. Da das
Drehzahlsignal keine analytische Funktion ist, wird das Integral mittels Trapezregel angenéhert.

mit
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Kapitel 6

Betriebspunkte

In dieser Arbeit werden die Ergebnisse der numerischen Berechnungen an einer Vielzahl relevan-
ter Betriebspunkten dargestellt und mit den experimentellen Daten verglichen. Die entsprechen-
den Betriebspunkte werden in diesem Kapitel vorgestellt. Zunéchst wird dazu in Abschn. 6.1
die Erzeugung einer weiteren Erregerordnung durch eine sinusférmige Anstellung des IGVs be-
schrieben. Daraufhin werden in Abschn. 6.2 die genauen Betriebspunkte definiert und die Art
der durchgefiihrten Messungen aufgefiihrt.

Die Untersuchungen werden fiir die Modenfamilien 1 bis 3 der Blisk durchgefiihrt. Diese werden
im Folgenden als Mode 1 bis Mode 3, bzw. M1 bis M3 abgekiirzt. Betriebspunkte an Reso-
nanzstellen der Mode Mx (M1, M2, M3) mit der EOy (EO18, EO23) werden mit Mx @ EOy
abgekiirzt. Da fiir Knotendurchmesser 0 die genauen axialen Lagereigenschaften nicht bekannt
sind, ist dieser nicht Fokus der Untersuchungen. Alle experimentellen Ergebnisse werden mit
den in Kap. 4 beschriebenen Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall angegeben.

6.1 Sinusformige IGV-Anstellung

Bei dem Versuchsverdichter ist die dominante Schwingungsantwort der Beschaufelung bei (dreh-
zahlsynchronen) erzwungenen Schwingungen in der Regel im Knotendurchmesser 1. Dieser resul-
tiert aus der Schaufelzahl des IGVs (23) und der Schaufelzahl des Rotors (24). Jedoch ist auch
ein Vergleich bei Anregung eines von ND1 abweichenden Knotendurchmessers erstrebenswert,
um die Vorhersagequalitdt des Modells bei fehlender Schaufel-Rotor-Interaktion zu beurteilen.
Schwingungsantworten durch den stromab gelegenen Stator erreichten allerdings nur geringe
Schwingungsamplituden (bei Mode 3 ca. 13 pm). Da diese Amplitude nah an der Messunsicher-
heit liegt, konnen nur schwer quantitative Aussagen getroffen werden. Aus diesem Grund werden
zusétzlich Schwingungsmessdaten aus einer Resonanz mit EO18 und folglich einer dominanten
Antwort in ND6 genutzt, siehe Maroldt et al. (2022a). Die EO18 wurde angeregt, indem der
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6.2 Untersuchte Betriebspunkte

Abbildung 6.1: Anstellwinkel der IGV-Schaufeln fiir die Konfiguration IGV Sinus18

10°
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Schaufelwinkel
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Staffelungswinkel der Vorleitgitterschaufeln A in Umfangsrichtung fiir jede Schaufel 7 individuell
variiert wurde. Dazu wurde ein Sinus

o . 27 . o
A=5 's1n(2318z> +5 (6.1)

mit 18 Perioden fiir die Winkelverteilung angenommen, siehe Abb. 6.1. Der Sinus weist somit
einen Mittelwert und eine Amplitude von je 5° auf. Die Winkel A werden auf ganze Zahlen
gerundet, um die Einstellung im Experiment zu erleichtern. In Abb. 6.1 ist erkennbar, dass
gleichzeitig weitere Erregerordnungen angeregt werden, insbesondere FO = 23 — 18 = 5, die
jedoch nicht Bestandteil dieser Untersuchungen sind.

Dieses Muster fithrt zu einem Aufbrechen der Umfangsperiodizitat des IGVs, so dass ein 360°-
Modell des IGVs berechnet werden musste. Im Gegensatz zu den Vorarbeiten in Maroldt et al.
(2022a), bei denen aus Stabilitdtsgriinden nur der Rotor in den instationdren Simulationen be-
riicksichtigt wurden, gelang es nun, eine gekoppelte Simulation aus IGV, Rotor und Stator mit
Harmonic Balance und unter Nutzung des Transitionsmodells durchzufiihren. Grund fiir die In-
stabilitdt sind divergierende Passagen zwischen zwei Schaufeln, wie z. B. Schaufel 2 und 3. Hier
kommt es aufgrund der grolen Winkeldifferenz zu einem erhohten adversen Druckgradienten, wo-
durch Ablosungen entstehen. Zur Stabilisierung wurde die stationire Berechnung unter Nutzung
von reflektierenden Randbedingungen initialisiert und dann mit nicht-reflektierenden Randbe-
dingungen fortgesetzt. Am Interface zwischen IGV und Rotor wurde zuséitzlich die Relaxierung
erh6ht. Die Harmonic Balance Berechnungen wurden unter Nutzung des Entropie-Fixes-LHS
(engl. left-hand side) stabilisiert.

6.2 Untersuchte Betriebspunkte

Die Simulationskette wird im Folgenden zur Validierung bei verschiedenen Betriebspunkten des
11/2-stufigen Axialverdichters angewendet und mit den entsprechenden Messdaten verglichen. Die
untersuchten Betriebspunkte sind in Tab. 6.1 aufgefiihrt. Die Auswahl erfolgte nach folgenden
Kriterien:
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1. Resonanzstellen von Mode 2 (BP1) und Mode 3 (BP5 - BP9, BP11)

2. Dampfungsbestimmung nahe der Resonanzstellen ohne grofie Schwingungsamplituden durch
andere Anregungseffekte (BP10)

3. Aerodynamische Messungen des IGV-Nachlaufs nahe der Resonanzstellen (BP3, BP4)

4. Aerodynamische Messungen des IGV-Nachlaufs bei einem transsonischen Betriebspunkt
BP13)

5. Dampfungsbestimmung bei ND1 und ND-1 iiber einen grofien Drehzahlbereich ohne grofe
Schwingungsamplituden durch andere Anregungseffekte (BP2, BP10, BP 12, BP14 - BP18)

Die Messdaten stammen zum einen Teil aus Keller (2021), Amer et al. (2020), Maroldt et al.
(2022a) und wurden zum anderen Teil spezifisch fiir diese Arbeit aufgenommen. Die Messungen
unterteilen sich in aerodynamische Messungen mit einer 5-Lochsonde (5LS), Forced-Response-
Messungen (FR) der Mode 2 und 3 bei verschiedenen IGV-Konfigurationen und Messungen
der aerodynamischen Dampfung (D) von Mode 1 und 3. Die Messungen wurden nach dem in
Abschn. 4.4 beschriebenen Vorgehen durchgefiihrt. In Tab. 6.1 nicht aufgefiihrt sind aufgenom-
mene Verdichter-Kennlinien bei 100 %, 90 % und 80 % Nenndrehzahl fir IGV0 SO und IGVO0
S-10.

Die Diampfungsmessungen von Mode 1 bei transsonischen Betriebspunkten (> 12000 min—!)
wurden durch Keller (2021) durchgefiihrt und liegen ausschlieBlich in der Konfiguration IGV0
S-10 vor. Die Messungen bei subsonischen Betriebspunkten wurden mit 0° Stator-Anstellwinkel
(SO0) durchgefiihrt. Da bei Nenndrehzahl keine Messdaten der modifizierten Blisk mit Blendrepa-
raturen vorliegen (mod.), wurden hier die Messdaten der Referenzblisk (ref.) genutzt. Zusatzlich
liegen Stromungsfeldmessungen mit stationédren 5-Lochsonden vor.
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Tabelle 6.1: Ubersicht iiber die untersuchten Betriebspunkte.
Aerodynamische Messungen mit einer 5-Lochsonde sind als 5LS gekennzeichnet. Forced Response
Messungen sind als FR gekennzeichnet. Ddmpfungsmessungen sind als D gekennzeichnet.

Drehzahl red. red.
Name | . . _1 | Drehzahl | Massen- Konfiguration Art der Messung
in min L .
in min strom in kg/s

BP1 | 5859 5920 4,43 IGVO0 SO - mod. FR: M2 @ EO23
D: M1 NDI, ND-1

BP2 6300 6389 4,25 IGV0 SO - mod. D: M3 ND1, ND-1

BP3 6 660 6653 4,37 IGV0 SO - mod. 5LS

BP4 | 6660 6703 4,85 IGV20 SO - mod. | (Maroldt et al. 2022a)

BP5 | 6630 6732 4,47 IGVO0 SO - mod.

BP6 6626 6728 4,56 IGV5 SO - mod. )

BP7 6625 6721 4,71 IGV10 SO - mod. FA]?I'M%\;I?‘T@%]ESOQQ?)O)

BPS8 6619 6708 4,85 IGV15 SO - mod. o

BP9 | 6629 6725 4,96 IGV20 SO - mod.

BP10 | 7500 7604 5,09 IGVO SO - mod. gf ﬁ; ND1, ND-1

IGV Sinusl8 SO - | FR: M3 @ EO18

BPIL | 8553 8584 512 mod. (Maroldt et al. 2022a)
D: M1 ND1, ND-1

BP12 | 11000 11140 7,54 IGV0 SO - mod. D: M3 NDI, ND-1

BP13 | 16364 16245 0,82 IGVO S-10 - mod. | 5LS

BP14 | 13902 13663 | 8,27 IGVO S-10 - mod.

BP15 | 14749 14502 8,52 IGV0 S-10 - mod. D: M1

BP16 | 15660 15385 9,42 IGVO0 S-10 - mod. (Kollcr 2021)

BP17 | 16625 16 226 9,74 IGVO0 S-10 - mod. /

BP18 | 17350 17042 10,52 IGVO0 S-10 - ref.




Kapitel 7

Verdichterblisk

In diesem Kapitel werden die Ergebnisse der Berechnungen mit der isolierten Verdichterblisk
vorgestellt. Dazu wird zunéchst in Abschn. 7.1 die stationdre CFD validiert. Dann wird in
Abschn. 7.2 ein Uberblick iiber die strukturdynamischen Eigenschaften der Blisk gegeben.

7.1 Aerodynamik

Grundlage fiir weiterfithrende aeroelastische Berechnungen ist die genaue Abbildung des Stro-
mungsfeldes im Verdichter durch die Numerik. Eine Validierung des numerischen Modells erfolgt
hier zundchst anhand der berechneten und gemessenen Verdichterkennfelder. Zusétzlich werden
Flachentraversen mit 5-Lochsonden hinter dem IGV mit einbezogen, um die Qualitdt der Nach-
laufvorhersage und damit der Anregungsvorhersage durch die Numerik zu beurteilen.

7.1.1 Kennfeld

Der Vergleich der numerisch und experimentell bestimmten Kennfelder ist in Abb. 7.1 dargestellt.
Untersucht werden 0° (SO) und —10° (S-10) Statoranstellung mit 0° IGV-Anstellung (IGV0) bei
80% (Nyeq = 13680min~1), 90% (nyeq = 15390min~!) und 100 % (nyeq = 17100min~!) re-
duzierter Nenndrehzahl. Lediglich fiir die Nenndrehzahl und die Konfiguration IGV0 SO liegen
keine Messdaten vor. Wurde explizit die Stall-Grenze vermessen, so sind die letzten stabilen
Punkte einer Drehzahllinie in rot markiert. Es ist eine gute Ubereinstimmung der Kennlinien im
Rahmen der Messunsicherheiten ersichtlich. Auch die experimentell bestimmte Stallgrenze wird
durch die stationidren RANS-Vorhersagen (stationdre numerische Stabilitatsgrenze) gut wieder-
gegeben. Wie bei stationdren RANS-Berechnungen zu erwarten ist, liegt die numerische Stabi-
litdtsgrenze bei leicht erhohten Massenstromen. Bei der Drehzahllinie IGV0 S-10 13 680 min—!
ist ein verfrithtes Abfallen des Totaldrucks in Richtung Stall-Grenze erkennbar, da sich hier ein
grofleres Ablosegebiet am Stator einstellt. Aufgrund der hohen Instationaritdt in der Nahe der
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Abbildung 7.1: Experimentell und numerisch bestimmtes Kennfeld fiir 80 %, 90 % und 100 %
reduzierte Nenndrehzahl fir 0° (IGV0 S0) und —10° (IGVO0 S-10) Statoranstellwinkel. Die Fehler-
balken geben die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.2.

Stallgrenze kénnten instationdre Berechnungen hier bessere Ergebnisse erzielen. Wie in Tab. 6.1
dargestellt, liegen die untersuchten Betriebspunkte jedoch weit von der Stall-Grenze entfernt, so
dass eine stationdre Betrachtung ausreichend ist.

7.1.2 Stromungsfeld

Neben einer guten Wiedergabe des integralen Betriebsverhaltens ist fiir erzwungene Schwin-
gungen in Turbomaschinen zudem eine genaue Wiedergabe der Rotorzustrémung und des an-
regenden Nachlaufes notwendig. Zu diesem Zweck wird ein Vergleich des Totaldrucks zwischen
Numerik und Messungen mit 5-Lochsonden (3 mm Sondenkopfdurchmesser) an verschiedenen ra-
dialen Positionen stromab des IGVs durchgefiihrt (Kanalhohe 83 mm). In allen Abbildungen mit
Messdaten von 5-Lochsonden ist die 5-Lochsonde mafistabsgetreu eingezeichnet. Die Ergebnisse
sind in Abb. 7.2 links fiir IGV0 SO bei M3 @ EO23 (Drehzahl ca. 6 660 min~!, BP3) gezeigt. Es ist
zu erkennen, dass der Nachlauf in der Numerik einen gréfieren Totaldruckverlust aufweist, dafiir
jedoch spitzer als im Experiment ist. Damit liegen sie ca. 200 Pa auflerhalb der Messunsicher-
heiten. Wie z. B. durch Aschenbruck et al. (2015) und Sanders et al. (2017) gezeigt, kann jedoch
auch das intrusive Messverfahren der 5-Lochsondenmessung selber die Strémung beeinflussen.
Eine Betrachtung erfolgt in Abschn. 7.1.3. Die zu tiefe Nachlaufdelle ist zudem ein bekanntes
Phédnomen bei RANS-Simulationen, das insbesondere im Zusammenhang mit Transition an der
Schaufel entsteht (Miiller-Schindewolffs et al. 2017). Dennoch hat das Transitionsmodell, wie in
Maroldt et al. (2022a) gezeigt, hier einen bedeutenden Einfluss auf den Nachlauf, da dieser ohne
Transitionsmodell ein noch groferes Totaldruckdefizit aufweist.

Bei der Forced Response werden in dieser Arbeit stets nur die instationdren Driicke der erste
Harmonischen der Blattwechselfrequenz (vane passing frequency) fiir die Berechnung der moda-
len Anregungskréfte verwendet. Dies bedeutet, dass hier insbesondere die Totaldruckamplitude
der ersten Harmonischen der betrachteten Umfangsmode m = 23 von Bedeutung ist. Dabei ist
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Abbildung 7.2: Vergleich zwischen stationidrer CFD und Experiment in MEO1 fiir IGV0 SO bei M3
@ EO23 (BP3). Die Fehlerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siehe
Abschn. 4.2. Links: Totaldruckverlauf im Nachlauf bei konstanter relativer Kanalhohe h...;; Rechts:
Totaldruckamplitude der Umfangsmode 23 tiber die relative Kanalhdhe h,.;. Die experimentellen
Daten in den grau markierten Bereichen kénnen durch die Sonde-Wand-Interaktion beeinflusst
worden sein und sind nicht Teil des Vergleichs.

jedoch anzumerken, dass in den Harmonic Balance Berechnungen trotzdem mehrere Harmoni-
sche (siehe Abschn. 5.3.2) berechnet werden missen, da nicht-lineare Interaktionen zwischen den
Frequenzen die Stromungslosung beeinflussen kénnen. Um die Giite der Wiedergabe zu beurtei-
len, wurde das gemessene Stromungsfeld in Umfangsmoden zerlegt. Die Umfangsmode 23 ist in
Abb. 7.2 rechts dargestellt. Es ist zu erkennen, dass trotz der Abweichungen im allgemeinen
Verlauf (Abb. 7.2 links) die Totaldruckamplitude pior —23 in Experiment und CFD im Rahmen
der Messunsicherheiten iibereinstimmt. Dies ist darauf zuriickzufiihren, dass durch den spitzeren
Nachlauf in der CFD die Energie im Modenspektrum in héhere Harmonische verlagert wird, so
dass die Amplitude in der ersten Harmonischen geringer ausfillt.

Der analoge Vergleich ist fiir IGV20 SO (BP4) in Abb. 7.3 zu finden. Hier ist zu erkennen, dass sich
erneut ein hoherer maximaler Totaldruckverlust und ein diinnerer Nachlauf in der CFD einstellt.
Die Form des Nachlaufs weicht in der generellen Charakteristik stédrker vom Experiment ab.
Dies ist, wie in Maroldt et al. (2022a) beschrieben, darauf zuriickzufithren, dass die Strémung
an der Vorderkante des IGVs ablost. Die ungenaue Vorhersage solcher Stromungsphédnomene ist
ein bekanntes Defizit von RANS-Modellen. Auch hier sind zudem im Experiment Interaktionen
mit der 5-Lochsonde moglich. Der Vergleich der Totaldruckamplitude bei der Umfangsmode
m = 23 Piot,m=23 in Abb. 7.3 rechts zeigt zudem eine Uberschétzung in der Numerik von bis
zu 20 % in Gehdusenédhe. In Summe werden die Nachldufe jedoch im Rahmen der Moglichkeiten
des Turbulenzmodells gut wiedergegeben.
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Abbildung 7.3: Vergleich zwischen stationdrer CFD und Experiment in MEO1 fir IGV20 SO bei
M3 @ EO23 (BP4). Die Fehlerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall
an, sieche Abschn. 4.2. Links: Totaldruckverlauf im Nachlauf bei konstanter relativer Kanalhéhe
hrer; Rechts: Totaldruckamplitude der Umfangsmode 23 iiber die relative Kanalhdhe h,.;. Die
experimentellen Daten in den grau markierten Bereichen kénnen durch die Sonde-Wand-Interaktion
beeinflusst worden sein und sind nicht Teil des Vergleichs.

Zusatzlich wurden weitere 5-Lochsonden-Messungen fiir IGV0 S-10 bei einer reduzierten Dreh-
zahl von 16245 min~—! (BP13) durchgefiihrt, was in etwa einem Betriebspunkt fiir die Damp-
fungsmessung entspricht (95% Nenndrehzahl). Auch hier sollten die Zustrombedingungen des
Rotors durch die Numerik gut abgebildet werden, um genaue Dadmpfungsbestimmungen zu er-
moglichen. Die Ergebnisse sind in Abb. 7.4 dargestellt. Die Ergebnisse sind vergleichbar mit
denen bei niedrigerer Drehzahlen und somit bei niedrigerem Massenstrom (IGV0 S0, Abb. 7.2).
Es ist anzumerken, dass bei dieser Messung die rdumliche Auflésung in Umfangsrichtung leicht
reduziert wurde. Die Nachlauftiefe wird im Vergleich zur Messung bei niedrigerem Massenstrom
etwas besser wiedergegeben, was an der fehlenden laminaren Abléseblase auf den IGV-Schaufeln
durch die héheren Reynolds-Zahlen liegt. Die Umfangsmodenzerlegung in Abb. 7.4 rechts zeigt
fiir die obere Kanalhilfte eine Ubereinstimmung zwischen Numerik und Experiment. Bei der
unteren Kanalhélfte ergeben sich groflere Abweichungen von etwa 15 %. Es ist jedoch erkennbar,
dass die Nachlaufform am tiefsten Punkt im Experiment durch die geringere Auflésung nicht
exakt abgebildet wird, was zu den sichtbaren Abweichungen in der Umfangsmodenzerlegung
fithren kann.

7.1.3 Quantifizierung des Sondeneinflusses

In diesem Abschnitt soll der Einfluss der eingesetzten 5-Lochsonde auf das Stromungsfeld und
die Messqualitét in den gradientenbehafteten Nachldufen quantifiziert werden. Dazu wird analog
zu dem Vorgehen von Aschenbruck et al. (2015) und Sanders et al. (2017) eine numerische Son-
denmessung durchgefiihrt. Zu diesem Zweck wurde ein Segment stromab des IGV (MEO01) iiber
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Abbildung 7.4: Vergleich zwischen stationdrer CFD und Experiment in MEO1 fir IGV0O S-
10 bei nreq = 16245 min~! (BP13). Die Fehlerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-
Konfidenzintervall an, siehe Abschn. 4.2. Links: Totaldruckverlauf im Nachlauf bei konstanter relati-
ver Kanalhohe h,.;; Rechts: Totaldruckamplitude der Umfangsmode 23 iiber die relative Kanalhéhe
hrer. Die experimentellen Daten in den grau markierten Bereichen kénnen durch die Sonde-Wand-
Interaktion beeinflusst worden sein und sind nicht Teil des Vergleichs.

einen Umfangswinkel von fiinf Schaufelteilungen inklusive der eingesetzten Sonde unstrukturiert
mit Ansys ICEM vernetzt, siche Abb. 7.5. Betrachtet wird hier eine Radialposition in Gehéu-
senéhe (ca. h.e; = 77 % der Kanalhohe). Das Netz der Sonde ist iiber ein Frozen Rotor Interface
mit dem IGV verbunden, so dass eine Traversierung in Umfangsrichtung durch das Rotieren
des Blockes um den Winkel Ay ohne eine erneute Netzerzeugung abgebildet werden kann. Um
Spriinge in den Volumen der Netzelemente durch eine umfangsymmetrische Knotenverteilung
am Interface zu vermeiden wurde zudem alle Ay = 0,5° ein neues Netz erzeugt.

Die Auswertung erfolgt analog zum Experiment auf Basis der flichengemittelten Driicke an
den Enden der fiinf Druckbohrungen der Sonde. Als Kalibrierdaten werden die Daten aus dem
Experiment genutzt, da wie z.B. durch Aschenbruck et al. (2015) und Sanders et al. (2017)
gezeigt die Kalibrierkoeffizienten aus Numerik und Experiment insbesondere in Bezug auf den
Totaldruckkoeflfizienten gut tibereinstimmen. Zudem wurde die Modellierung gegeniiber diesen
Arbeiten weiter verbessert, indem die Druckbohrungen mit modelliert wurden, was, wie z. B.
durch Schéffer et al. (2022) gezeigt, die Genauigkeit der Messung zusétzlich erhoht.

Aufgrund aufgetretener Probleme beim Einsatz von unstrukturierten Netzen in TRACE erfolgte
die Berechnung in Ansys CFX 2019 R1. Es musste in Ansys CFX jedoch auf das k-w SST-Modell
(Menter et al. 2003) zuriickgegriffen werden, da eine Tranisitonsmodellierung mit dem k-w-Modell
in CFX nicht moglich ist.
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Abbildung 7.5: Numerisches Setup fiir die numerische Sondenmessung bei IGV0 SO

Ein Vergleich der Nachldufe der verschiedenen Stromungsléser ist in Abb. 7.6 links abgebildet.
Dabei wurde zusétzlich zu dem strukturierten Netz (strukt.) eine Berechnung mit einem un-
strukturierten Netz (unstrukt.) ohne Sonde durchgefithrt. Grund dafiir ist die Untersuchung
der erhohten Diffusivitdt durch das unstrukturierte Netz. Erkennbar ist, dass alle Setups einen
dhnlichen Verlauf des Nachlaufs ergeben. Der Nachlauf in TRACE ist etwas breiter und das
Defizit etwas geringer, was vermutlich auf die erhéhte turbulente Viskositat im k — w-Modell
zuriickzufithren ist. Das unstrukturierte Netz zeigt, trotz gleicher Auflésung in Umfangsrichtung,
ein ebenfalls leicht verringertes Totaldruckdefizit. Die Abweichungen sind jedoch gering, so dass
das Netz ausreichend fiir die Untersuchung des generellen Sondeneinflusses ist. Ein Vergleich der
numerischen Sondenmessdaten wird demnach auch nur zum unstrukturierten Netz gezogen.

Die Ergebnisse aus der numerischen Sondenmessung im Vergleich zum unstrukturierten Netz
ist in Abb. 7.6 rechts abgebildet. Obwohl die Sonde breiter als der Nachlauf ist, sind keine
signifikanten Abweichungen (< 0.001) erkennbar. Die bestehenden Abweichungen resultieren
aus den Stromungsgradienten, die zu einem leicht erh6hten gemessenen Totaldruck fiihren. Dies
resultiert aus einer fehlerhaften Berechnung des Stromungswinkels in gradientenbehafteten Stro-
mungsgebieten. Insgesamt liegt der Sondeneinfluss unterhalb der Unterschiede zwischen den
verwendeten Stromungslosern. Folglich kénnen fiir diese IGV-Konfiguration die Griinde fiir die
bestehenden Abweichungen zwischen Numerik und Experiment in der RANS-Turbulenz- und
Transitionsmodellierung vermutet werden.

Die Ergebnisse der numerischen Sondenberechnung fiir IGV20 sind in Abb. 7.7 dargestellt. In
Abb. 7.7 links sind nun deutliche Unterschiede zwischen den Stromungslésern erkennbar. Grund
hierfiir sind jedoch hauptséchlich die unterschiedlichen verwendeten Turbulenzmodelle. So wur-
den in Maroldt et al. (2022a) ebenfalls Berechnungen in TRACE mit dem SST-Modell durch-
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Abbildung 7.6: Links: Vergleich des normierten Totaldrucks im Nachlauf fiir IGV0 SO bei M3 @
EO23 (BP3), berechnet durch CFX und TRACE fiir das strukturierte Netz und durch CFX fiir
das unstrukturierte Netz; Rechts: Ergebnisse der numerischen Sondenmessung im Vergleich mit
den numerischen Ergebnissen ohne Sonde und dem Experiment bei einer relativen Kanalhéhe von
hret = 77 %. Die Fehlerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siehe
Abschn. 4.2.

gefiihrt, wobei sich eine &hnliche Nachlauftiefe und Form wie bei den Ergebnissen von CFX
ergaben. Dennoch ist davon auszugehen, dass eine Aussage beziiglich des Sondeneinflusses auch
auf Basis des k-w-Modells moglich ist, da lediglich die Unterschiede zwischen den Ergebnissen
mit und ohne Sonde betrachtet werden. Zusétzlich ist ebenfalls ein geringfiigiger Unterschied
zwischen dem strukturierten und unstrukturierten Netz erkennbar, der erneut auf die erhohte
Diffusivitéat zuriickzufiihren ist, jedoch vernachlassigbar ist.

Die Ergebnisse des Vergleichs der Berechnungen mit und ohne Sonde in Abb. 7.7 zeigen im Ver-
gleich zu IGV0 einen grofleren Einfluss. Grund dafiir sind die hoheren Totaldruckgradienten in
der Stromung, was zu einer Unterschitzung des Totaldruckverlusts um ca. 15 % fiihrt. Damit ist
davon auszugehen, dass der durch das k-w-Modell berechnete Totaldruckverlust im Nachlauf in
Abb. 7.3 links tatsédchlich noch ndher am Experiment liegt. Dennoch lassen sich damit nicht die
gesamten Unterschiede erkliren. So ist durch die Uberschéiitzung der Nachlauftiefe das Minimum
in der Numerik mit Sonde weiter nach rechts verlagert, wobei die Position in den Ergebnissen
von TRACE grundsétzlich besser {ibereinstimmt. Zudem berechnet die Numerik an der rechten
Seite des Nachlaufs in Abb. 7.7 einen deutlich héheren Gradienten als im Experiment, der auch
durch den Sondeneinfluss nicht erkliart werden kann und vermutlich auf die Defizite des Turbu-
lenzmodells zuriickzufiihren sind. Auf Basis der Ergebnisse der numerischen Sondenberechnung
kann dennoch gefolgert werden, dass die Unterschiede fiir die anregende Umfangsmode 23 zwi-
schen Numerik und Experiment deutlich geringer ausfallen, als in der Umfangsmodenzerlegung
in Abb. 7.3 rechts dargestellt und in etwa bei 5 % liegen.
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Abbildung 7.7: Links: Vergleich des normierten Totaldrucks im Nachlauf fiir IGV20 SO bei M3
@ EO23 (BP4), berechnet durch CFX und TRACE fiir das strukturierte Netz und durch CFX fiir
das unstrukturierte Netz; Rechts: Ergebnisse der numerischen Sondenmessung im Vergleich mit
den numerischen Ergebnissen ohne Sonde und dem Experiment bei einer relativen Kanalhéhe von
hret = 77 %. Die Fehlerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siehe
Abschn. 4.2.

7.2 Eigenmoden

Im Folgenden werden zunéchst die allgemeinen sturkturdynamischen Eigenschaften der zykli-
schen Verdichterblisk auf Basis des FEM-Modells Blisk zykl. dargestellt. In Abb. 7.8 ist das
Campbell-Diagramm fiir die ersten fiinf Modenfamilien und die relevanten Erregerordnungen
abgebildet. Die relevanten Erregerordnungen ergeben sich aus der EO23 durch das IGV, die
in dieser Arbeit untersucht werden soll, und der EO27 durch den stromabliegenden Stator.
Weiter wird die kiinstlich eingebrachte EO18 untersucht. Typischerweise sind zudem niedrige
Erregerordnungen durch Harmonische der Drehfrequenz von Bedeutung, die die erste Moden-
familie anregen konnen. Gleiches gilt, wie in Kap. 8 beschrieben, auch fiir die Anregung der
EOb5 durch das Anstellwinkelmuster bei IGV Sinus18. Die erste Modenfamilie entspricht, wie in
Abb. 7.8 oben gezeigt, der ersten Biegemode bei einer Frequenz von ca. 585 (0 min~1) bis 745 Hz
(17100 min—!). Die Frequenz wird hier stark durch die Spannungsversteifung beeinflusst, jedoch
kaum durch den Knotendurchmesser, was eine experimentelle Identifikation erschwert. Durch
die Spannungsversteifung nimmt jedoch die relative Verstimmung ab. Resonanzstellen treten im
relevanten Drehzahlbereich mit der EO3 bis EO7 auf. Diese niedrigen Erregerordnungen kénnen
im Betrieb neben Drehzahlharmonischen und méglichen Streumoden bei IGV Sinus18 durch die
drei Stiitzrippen am Eintritt angeregt werden. Da die Stiitzrippen asymmetrisch in einem Seg-
ment von unter 180° angeordnet sind, erzeugen diese keine dominante Erregerordnung, sondern
streuen ebenfalls, hauptséchlich in die EO4 und EO5. Die zweite Modenfamilie ist eine kombi-
nierte Biege- und Torsionsmode, mit einem starkeren Scheibenanteil in der Schwingungsform,
so dass sich die Eigenfrequenz knotendurchmesserbedingt um bis zu 4% éandert. Hier liegen
die Eigenfrequenzen bei ca. 2225 bis 2450 Hz. Diese Modenfamilie kann durch EO23 bei ca.
5900 min~! angeregt werden. Bei der dritten Modenfamilie liegt die erste Torsionsmode mit
einer Frequenz zwischen ca. 2530 und 2625 Hz vor. Hier tritt mit EO23 eine Resonanz bei ca.
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Abbildung 7.8: Campbell-Diagramm der Verdichterblisk und die relevanten Modenformen von
Modenfamilie 1 bis 5 fiir Knotendurchmesser 12 bei Nenndrehzahl. Die Variationen der Eigenfre-
quenzen bei unterschiedlichen Knotendurchmessern sind durch die rot hinterlegten Fléachen gekenn-
zeichnet.

6700 min~! auf. Bei den Modenfamilien 4 und 5 ist dann ein sehr grofer Scheibenanteil in der
Schwingungsform vorhanden, so dass die Eigenfrequenzen stark variieren. Die Eigenfrequenzen
liegen deutlich oberhalb der ersten drei Moden bei Frequenzen iiber 3 450 Hz. Grundsétzlich sind
alle Modenfamilien in der Frequenz separiert, so dass hier auch bei aerodynamischer Kopplung
kein Veering zu erwarten ist und die Annahmen des FMM zutreffend sind. Die Modenfamilien
4 und 5 sind kein Bestandteil weiterer Untersuchungen.

Im Folgenden wird der Einfluss von Drehzahl und Knotendurchmesser auf die Modenform bewer-
tet. Dadurch soll die generelle Eignung des FMM beziiglich der Betriebszustédnde des Verdichters
untersucht werden. Annahme des FMM ist, dass sich die Modenform einer Modenfamilie nicht
andert. Dies muss zum Einen fiir alle Knotendurchmesser gelten, zum Anderen muss dieses
jedoch auf fiir die Moden im Betrieb, d.h. unter Rotation, gelten. Die Unterschiede in den Mo-
denformen konnen durch das Modal Assurance Criterion (MAC) bewertet werden. Ab einem
Wert von 0,9 ist, wie in Abschn. 2.1.2 beschrieben von einer ausreichenden Ubereinstimmung
auszugehen.

In Abb. 7.9 links ist das MAC bei Nenndrehzahl in Abhéngigkeit von den Knotendurchmessern
fiir die ersten drei Modenfamilien abgebildet. Hier wurde das MAC fiir jeweils einen Knoten-
durchmesser bezogen auf den zwolften Knotendurchmesser einer Modenfamilie berechnet. Das
MAC fallt fiir Modenfamilie 2 und 3 bei Knotendurchmesser 2 auf etwa 0,9, wihrend es bei
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Abbildung 7.9: Links: Einfluss des Knotendurchmessers auf die Modenform bei Nenndrehzahl,
MAC zwischen der Modenform eines Knotendurchmessers und der Modenform des jeweils 12. Kno-
tendurchmessers der Modenfamilie; Rechts: Einfluss der Drehzahl auf die Modenform, MAC zwi-
schen den Moden bei 5850 min~* und 17100 min~*

Modenfamilie 1 konstant bei 1 bleibt. Da das MAC fiir alle Modenfamilien verh&ltnisméafig
hoch ausfillt (iiber 0,9), ist davon auszugehen, dass die Ergebnisse des FMM nicht stark durch
Anderung der Modenformen negativ beeinflusst werden.

Der Einfluss der Drehzahl auf die ersten drei Modenfamilien ist in Abb. 7.9 rechts dargestellt.
Hier werden die Moden bei Stillstand, 0 min~!, mit den Moden bei Nenndrehzahl verglichen.
Auch hier ist der grofite Einfluss bei Modenfamilie 2 erkennbar. Das MAC féllt bis 0,86. Aller-
dings wird Modenfamilie 2 in dieser Arbeit nicht bei so hohen Drehzahlen betrachtet, da die
untersuchte Resonanz bei einer Drehzahl von 5850 min~! auftritt, bei denen das MAC deutlich
héher liegt. Auch Modenfamilie 3 wird lediglich bei einer maximalen Drehzahl von 11 000 min~!
untersucht. Das MAC von Modenfamilie 3 bleibt jedoch auch bei Nenndrehzahl oberhalb von 0,9.
Modenfamilie 1 zeigt erneut nahezu keine Sensitivitét auf die Drehzahl. Auf Basis der Ergebnisse
kann gefolgert werden, dass insbesondere die Drehzahl in diesen Untersuchungen einen geringen
Einfluss auf die Modenformen hat. Der Knotendurchmesser weist einen grofieren Einfluss auf die
Modenform auf, der dennoch gering ausfillt. Somit ist davon auszugehen, dass die Verstimmung
im FMM noch mit guter Genauigkeit beriicksichtigt werden kann.
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Kapitel 8

Blisk-Rotor-Verbund

In diesem Kapitel werden die Ergebnisse beziiglich des gesamten Blisk-Rotor-Verbundes vorge-
stellt. Dazu werden in Abschn. 8.1 zunéchst die strukturdynamischen Eigenschaften beschrieben.
Dann werden die Ergebnisse beziiglich der modalen Dampfungen (Abschn. 8.2) und der Forced
Response (Abschn. 8.3) dargestellt. Dabei werden die Berechnungen einmal mit dem ROM Blisk
+ Rotor und einmal mit dem ROM Blisk zykl. durchgefithrt, um den Einfluss der Schaufel-Rotor-
Kopplung zu bewerten. Soweit nicht explizit anders vermerkt, werden Dampfungen immer als
logarithmisches Dekrement angegeben.

8.1 Eigenmoden

Das spéter mittels ROM berechnete Schwingungsverhalten basiert im Wesentlichen auf den
unverstimmten Moden aus der numerischen Modalanalyse, sowie den unverstimmten Eigenfre-
quenzen und den Sektorverstimmungen aus dem FMM, die aus den Messungen am RoboVib
bestimmt werden. Eine Validierung der FEM-Modelle kann im Stillstand anhand der RoboVib
Messdaten erfolgen. Dazu werden die Blisk- und Rotor-dominierten Moden getrennt voneinander
betrachtet. Darauffolgend sollen die berechneten Eigenfrequenzen im Betrieb betrachtet werden.
Blisk-dominierte Moden werden im Folgenden auch als Bliskmoden und Rotor-dominierte Moden
als Rotormoden bezeichnet.

8.1.1 Blisk-dominierte Moden im Stillstand

Eine Validierung der FEM-Modelle im Hinblick auf die Blisk-dominierten Moden kann direkt
durch einen Vergleich mit den unverstimmten FEigenfrequenzen aus dem FMM erfolgen. Da
die experimentelle Modalanalyse bei Modenfamilie 3 aufgrund der gréfleren Abstdnde zwischen
den Frequenzen der einzelnen Knotendurchmesser bessere Ergebnisse erzielen konnte als bei
Modenfamilie 1 und 2 und zudem Modenfamilie 3 bei den Forced Response Berechnungen im
Fokus steht, wird diese zuerst betrachtet.
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Abbildung 8.1: Links: Zusammensetzung der 23 am RoboVib gemessenen Moden der Modenfa-
milie 3 aus den Knotendurchmessern; Rechts: Vergleich der Eigenfrequenzen von RoboVib (Exp.),
FMM und FEM. Die Messunsicherheiten gehen in der Symbolgroe unter (95 %-Konfidenzintervall:
40,25 Hz)

Modenfamilie 3

In Abb. 8.1 sind links die gemessenen Moden und deren Zusammensetzung aus den Knoten-
durchmessern in traveling-wave-Darstellung und rechts die Eigenfrequenzen aus FEM, FMM
und Experiment zu sehen. Aus der Zusammensetzung der Moden ist eine Verstimmung der
Struktur zu erkennen, die jedoch noch gering ist. So konnen bis zum Knotendurchmesser 5
noch klar die dominanten Knotendurchmesser identifiziert werden. Dann vermischen sich die
Moden immer stérker, meist ist jedoch noch ein dominanter Knotendurchmesser identifizierbar.
Dies ist darauf zuriickzufiihren, dass, wie in Abb. 8.1 rechts zu sehen, die Eigenfrequenzen der
Knotendurchmesser im oberen Bereich sehr nah beieinander liegen. Im tatséchlichen Betrieb ist
von einem leicht verringerten Verstimmungseinfluss auszugehen, da durch die Spannungsverstei-
fung bei etwa gleichbleibender (absoluter) Steifigkeitsverstimmung die Steifigkeit der Struktur
zunimmt (Feiner und Griffin 2004). Es ist anzumerken, dass nur 23 Moden eindeutig gefunden
werden konnten. Die letzte Mode konnte aufgrund der hohen Modendichte im oberen Bereich
bei der vorliegenden Frequenzauflésung und Modendichte nicht identifiziert werden. Dies ist
jedoch unproblematisch, da das FMM ID darauf ausgelegt ist, dass nur ein Teil der Moden
identifiziert wird. Da die Formulierung des FMM und des ROM in traveling-wave-Koordinaten
vorliegt, wurde die Zerlegung der Moden auch entsprechend durchgefiihrt. Die Systemmoden der
verstimmten Struktur liegen jedoch in reellwertigen stehenden Wellen vor. Deshalb setzen sich
die Moden aus einer Uberlagerung einer FTW und einer BTW zusammen, was in Abb. 8.1 links
durch das gleichzeitige Auftreten der positiven und negativen Knotendurchmesser erkennbar ist
und dann (bei gleicher Amplitude) eine stehende Welle ergibt. Die zugehorigen Frequenzen sind
in Abb. 8.1 rechts (Exp.) abgebildet. Eine unverstimmte Struktur wiirde bei ND1 bis ND11 je
zwel Figenmoden bei gleicher Frequenz, bei NDO und ND12 je eine Eigenmode aufweisen.

Auf Basis der Messungen von Eigenfrequenzen (Exp.) und Knotendurchmessern kénnen dann die
unverstimmten Eigenfrequenzen (FMM unverstimmt) bestimmt werden, siehe Abb. 8.1 rechts.
Beim Vergleich mit den Ergebnissen des zyklischen Modells (FEM zykl. Org.) fillt auf, dass die
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8.1 Eigenmoden

Frequenzénderung iiber die Knotendurchmesser gut getroffen wurde, es jedoch kleine Abwei-
chungen in den absoluten Frequenzen von bis zu 0,24 % (fiir ND > 0) gibt. Dies liegt leicht iiber
dem Diskretisierungsfehler und ist zusétzlich auf Unsicherheiten in Materialeigenschaften und
kleine Geometrieabweichungen zuriickzufiihren. So hat bereits die im FE-Modell vorgenommene
Kiirzung der Schaufeln auf Basis der geometrischen Vermessung der Blisk die Eigenfrequenzen
um etwa 6 Hz erhéht. Die Abweichung ist hauptséchlich ein konstanter Offset in den Eigenfre-
quenzen aller Knotendurchmesser, der in der Theorie dem Mistuning zugeschrieben wird, als
mittlere Abweichung jedoch nicht durch das FMM ID identifiziert werden kann. Ein dhnlicher
Offset hat sich zudem auch bei anderen Modenfamilien gezeigt, sieche Abb. 8.2 und Abb. 8.3. Um
die Struktur moéglichst genau abzubilden, wurde deshalb der E-Modul des Blisk-Materials fir die
folgenden Berechnungen (FEM zykl., FEM Blisk + Rotor) um 0,2 % erhoht. Die Berechnungen
des ROMs basieren jedoch ohnehin auf den unverstimmten Frequenzen aus dem FMM ID und
es werden mit den FEM-Modellen lediglich Frequenzénderungen bestimmt.

Beim Vergleich des zyklischen Modells mit dem Rotor-Vollmodell ist erkennbar, dass sich unter-
halb ND < 3 groflere Abweichungen ergeben. Das Rotor-Modell kann hier durch die Interaktion
der Blisk mit dem Rotor den Verlauf der gemessenen Eigenfrequenzen besser abbilden. Beson-
ders deutlich wird dies bei NDO, da hier die Schaufelschwingung eine axiale Verschiebung des
Rotors hervorruft. Insbesondere die geringen verbleibenden Unterschiede zwischen Experiment
und FEM Blisk + Rotor bei den Eigenfrequenzen von NDO koénnen durch die Lagerung am
RoboVib begriindet sein, die die Steifigkeit im Experiment erhoht.

Modenfamilie 1

In Abb. 8.2 sind die Ergebnisse fiir Modenfamilie 1 dargestellt. Anhand der Zusammensetzung
der Moden auf der linken Seite ist erkennbar, dass sich die Knotendurchmesser deutlich starker
als bei Modenfamilie 3 vermischen und héufig der urspriingliche Knotendurchmesser der nomi-
nellen Mode nicht identifiziert werden kann. Hier sei jedoch angemerkt, dass durch die starke
Spannungsversteifung gerade bei hohen Drehzahlen mit einer deutlichen Abnahme des Verstim-
mungseinflusses gerechnet werden kann. Die Eigenfrequenzen erhéhen sich bei Nenndrehzahl im
Gegensatz zum Stillstand um ca. 25 %. Die Eigenfrequenzen von Modenfamilie 1 sind in Abb. 8.2
rechts dargestellt. Es ist ein geringer Offset zwischen FMM unverstimmt und FEM Blisk + Ro-
tor von 2 Hz erkennbar. Dies ist vermutlich ebenfalls in einer systematischen Verstimmung aller
Sektoren begriindet, die von der Verstimmung fiir Modenfamilie 3 abweicht. Eine Anpassung
des Modells soll hier nicht erfolgen, damit ein einheitliches FEM-Modell fiir alle Modenfamilien
genutzt werden kann. Zudem ist, verglichen mit dem FEM Blisk zykl., bei dem FEM Blisk +
Rotor eine leicht verbesserte Vorhersage der Eigenfrequenzen bei geringen Knotendurchmessern
erkennbar.

Modenfamilie 2

Die Zusammensetzung der Systemmoden und Eigenfrequenzen fiir Modenfamilie 2 ist in Abb. 8.3
dargestellt. Hier kann bis ND5 beobachtet werden, dass die nominellen Knotendurchmesser klar
dominieren. Grund dafiir ist der hohe Scheibenanteil in der Schwingung, der zu einer grofie-
ren Variation der Figenfrequenzen der Knotendurchmesser fithrt, siche Abb. 8.3 rechts, was
die Kopplung der Knotendurchmesser durch die Verstimmung erschwert. Beim Vergleich der
Eigenfrequenzen ist erneut eine leichte Unterschitzung der Eigenfrequenzen durch die nume-
rischen Modelle von etwa 0,5% zu erkennen, die durch eine systematische Verstimmung aller
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Abbildung 8.4: Vergleich der Modenform von M2 ND1 aus Experiment (RoboVib) und Nume-
rik (FEM Blisk + Rotor). Die Verschiebungen aus der RoboVib Messung wurden zur besseren
Darstellung auf das FEM-Netz interpoliert.

Sektoren zustande kommt. Zudem ist ein besonders starker Einfluss des Rotors zu sehen, da
die Eigenfrequenzen des zyklischen Modells unterhalb von Knotendurchmesser 3 deutlich von
Experiment und FEM Blisk + Rotor abweichen. Die Kopplung ist hier vermutlich durch den
hohen Scheibenanteil sehr ausgepragt.

Um die Rotor-Kopplung ndher zu untersuchen, ist in Abb. 8.4 die Modenform fiir ND1 aus
dem Experiment (RoboVib, oben) und der Numerik (FEM Blisk + Rotor, unten) abgebildet.
Es sei erneut angemerkt, dass die experimentellen Daten auf das FEM-Netz interpoliert wur-
den. Dadurch kann es zu Artefakten kommen, wenn das FEM-Netz aulerhalb der Punktewolke
der Messdaten liegt. Dies ist besonders durch die hohen Auslenkungen an den Wuchtgewinden
links der Blisk zu erkennen. Davon abgesehen ist eine sehr gute Ubereinstimmung der Moden-
form erkennbar. Minimale Unterschiede sind, wie oben bereits erldutert, in den Eigenfrequenzen
sichtbar. Zudem zeigen sich minimale Unterschiede in den Knotenpunkten der Rotorschwingung.
Allerdings ist die gemessene Systemmode durch die Verstimmung keine reine ND1-Mode, sondern
hat, wie in Abb. 8.3 links zu sehen, einen kleinen Anteil von ND2, und die unverstimmte ND1
Mode liegt laut FMM ID (Abb. 8.3 rechts) naher an dem FEM-Ergebnis. Zusétzlich kann auch
die in FEM Blisk + Rotor fehlende Lagerung einen Einfluss haben, der die Eigenfrequenz und

89



8.1 Eigenmoden

02 i T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T

0.1F .

Rel. Sektorverstimmung Aw®) in %

01f :
0.2 | i
I I FMM 1D
[ I Blendreparatur FEM
_0.3 | T T T T T T T T | | | | | | | | | | | | | |

1 2 3 4 5 6 7 8 9 1011121314 1516 17 18 19 20 21 22 23 24
Sektor

Abbildung 8.5: Frequenzverstimmung der Blisksektoren fiir die Modenfamilie 3, bestimmt mit
dem FMM ID. Zuséatzlich sind die auf Basis einer FEM-Berechnung zu erwartenden Verstimmungen
durch die drei Blendreparaturen an den Schaufeln 5, 13 und 21 dargestellt. Die FEM-Berechnung
der Blendreparaturen wurde am Institut fiir Dynamik und Schwingungen der Leibniz Universitit
Hannover durchgefiihrt.

Schwingungsknoten leicht verschiebt. Am rechten Rotorende sind Auslenkungen von ca. 30 %
der Maximalamplitude an den Schaufelspitzen erkennbar. Dies bestétigt die zuvor gezogenen
Schlussfolgerungen, dass hier eine starke Rotor-Kopplung vorliegt, die im isolierten Bliskmodell
nicht berticksichtigt wird. Die koppelnde Rotormode ist hier die 4. Biegung des Rotors.

Insgesamt zeigen sich fiir FEM Blisk + Rotor bei allen untersuchten Modenfamilien sehr geringe
Abweichungen von unter 0,5% in den Eigenfrequenzen. Auch ein Vergleich der Modenform fiir
Modenfamilie 2 bestétigt dies. Das FEM-Modell Rotor + Blisk weist somit die fiir die folgenden
Untersuchungen eine hohe Genauigkeit beziiglich der Blisk-dominierten Moden auf.

Sektorverstimmung

Zusétzlich zu den nominellen Eigenfrquenzen werden durch das FMM ID auch die Sektorverstim-
mungen bestimmt. Diese sind fiir die dritte Modenfamilie in Abb. 8.5 dargestellt und liegen fiir
alle Sektoren unter 0,25 %. Da die Untersuchungen mit der blendreparierten Blisk durchgefiihrt
wurden, sind zudem am Institut fiir Dynamik und Schwingungen numerisch bestimmte Abwei-
chungen der Schaufeleigenfrequenzen durch die Reparaturen angegeben. Es ist ein sinusférmiges
Verstimmungsmuster der Periode 3 ersichtlich, das jedoch nicht auf die Blendreparaturen zuriick-
zufiihren ist, da diese Verstimmung nur diskret an drei Schaufeln auftreten diirfte. Zudem zeigt
der Betrag der Frequenzabweichungen, dass die Blendreparaturen Verstimmungen hervorrufen,
die nicht iiber die zuféllige Verstimmung der Blisk hinausgehen.

Das Verstimmungsmuster fiir die erste Modenfamilie ist in Abb. 8.6 gezeigt. Hier ist kein ein-
deutiges Verstimmungsmuster erkennbar. Zudem sind die Verstimmungen deutlich grofier und
iberschreiten teilweise 0,6 %, wihrend die Blendreparaturen eine deutlich geringere Verstim-
mung hervorrufen. Die Ergebnisse fiir Modenfamilie 2 zeigen eine dhnliche Charakteristik und
sind in Anhang A aufgefithrt. Zusammenfassend kann gesagt werden, dass der Einfluss der Blend-
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Abbildung 8.6: Frequenzverstimmung der Blisksektoren fiir die Modenfamilie 1, bestimmt mit
dem FMM ID. Zuséatzlich sind die auf Basis einer FEM-Berechnung zu erwartenden Verstimmungen
durch die drei Blendreparaturen an den Schaufeln 5, 13 und 21 dargestellt. Die FEM-Berechnung
der Blendreparaturen wurde am Institut fiir Dynamik und Schwingungen der Leibniz Universitéit
Hannover durchgefiihrt.

reparaturen auf die strukturelle Verstimmung zu vernachléssigen ist und die Ergebnisse auch auf
herkémmliche Blisks ohne Reparaturen iibertragbar sind. Da die Referenz-Blisk ohne Reparatu-
ren zusammen mit der reparierten Blisk im gleichen Zeitraum beim gleichen Hersteller gefertigt
wurde, kann zudem davon ausgegangen werden, dass bei dieser eine dhnliche Verstimmung vor-
liegt. Demnach konnen die Messdaten im begrenzten MaBe (fiir integrale Betrachtungen) auch
fir die Referenzblisk genutzt werden.

8.1.2 Rotor-dominierte Moden im Stillstand

In diesem Abschnitt sollen die Rotor-dominierten Moden am RoboVib betrachtet werden. Es
konnten unterschiedliche Rotormoden identifiziert werden, die in Tab. 8.1 aufgefiihrt sind. Grund-
sétzlich unterscheiden sich die Eigenfrequenzen deutlich von den Eigenfrequenzen im Betrieb,
da der Rotor im Betrieb durch Fest- und Loslager an anderen Positionen als am RooboVib
gelagert ist, siehe Abb. 5.3. Die am RoboVib bestimmten Eigenfrequenzen weichen um bis zu
3,3% von den numerisch berechneten Eigenfrequenzen ab. Gerade vor dem Hintergrund, dass
sich die Eigenfrequenzen durch die Lagerung im Experiment leicht verschieben kénnen, zeigt das
FEM-Modell somit gute Ergebnisse.

Aufgrund der geringen Auslenkung der 1. Biegung, die vermutlich in der Position des Modal-
hammers begriindet ist, und des damit verbundenen geringen Signal-Rausch-Verhéltnisses konn-
te kein aussagekréftiger Vergleich der Modenform zur Numerik gezogen werden. Dieser konnte
jedoch fiir die 2. und 3. Biegung angestellt werden. Der Vergleich der Modenform der 2. Biegung
ist in Abb. 8.7 zu finden. Die Modenformen weisen eine sehr hohe Ahnlichkeit auf. Grofere
Abweichungen sind nur an der linken Seite auf Hohe des Loslagers erkennbar, die aber in Extra-
polationsfehlern begriindet sind. An den Schaufeln ist deutlich eine Schwingung in der 1. Schau-
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Tabelle 8.1: Vergleich der Eigenfrequenzen und Moden (MAC) von Rotormoden aus Experiment
(RoboVib) und Numerik

Frequenz Relative
Art der Rotormode | Frequenz Exp. FEM Rotor - Blisk Abweichung MAC
1. Biegung 380,6 Hz 368,5 Hz -3,3% -
2. Biegung 875,7 Hz 859,9 Hz -1,8% 0,98
3. Biegung 1641,1 Hz 1679,6 Hz 2.3% 0,91
Axialmode 1959,6 Hz 1935,6 Hz 1,2% 0,97
RoboVib 875,7 Hz 1
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Abbildung 8.7: Vergleich der Modenform der 2. Biegung aus Experiment (RoboVib) und Nu-
merik (FEM Blisk + Rotor). Die Verschiebungen aus der RoboVib Messung wurden zur besseren
Darstellung auf das FEM-Netz interpoliert.
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Abbildung 8.8: Vergleich der Modenform der 3. Biegung aus Experiment (RoboVib) und Nu-
merik (FEM Blisk + Rotor). Die Verschiebungen aus der RoboVib Messung wurden zur besseren
Darstellung auf das FEM-Netz interpoliert.

felbiegung mit ND1 erkennbar. Hier ist also die Kopplung von Rotormoden mit Bliskmoden
erkennbar. Entsprechend der leicht erhohten Frequenz im Experiment liegen die Knotenpunk-
te der Rotorschwingung etwas weiter in Richtung Rotormitte. Dies kann vermutlich durch die
Unterschiede in der Lagerung begriindet werden. Das MAC zwischen Numerik und Experiment
betrigt 0,98, sieche Tab. 8.1, was ebenfalls die sehr gute Ubereinstimmung bestétigt. Die gemes-
sene 3. Biegung in Abb. 8.8 weist aufgrund der hoheren Anzahl an Schwingungsknoten am Rotor
deutlich mehr Artefakte auf, was einen Vergleich erschwert. In der FEM ist erkennbar, dass die
maximale Auslenkung an den Rotorenden vorliegt, die aufgrund der fehlenden Messpunkte im
Experiment nicht genau erfasst werden. Folglich erfolgt die Normierung im Experiment nicht mit
der tatsdchlichen maximalen Amplitude. Dennoch ist hier eine sehr &hnliche Charakteristik der
Rotormode mit minimal verschobenen Knotenpunkten am Rotor erkennbar. Das MAC liegt mit
0,91 ebenfalls iiber 0,9, siche Tab. 8.1, so dass auch hier eine hohe Ubereinstimmung vorliegt.
Die Schaufeln schwingen primér noch in der 1. Schaufelbiegung mit ND1. Zusammenfassend
kann gefolgert werden, dass das numerische Rotor-Vollmodell neben den Bliskmoden auch die
Rotormoden in Eigenfrequenz und Modenform genau abbildet.

93



8.1 Eigenmoden

— — — Rotormode Bliskmode
3000 ey . 'EO|23 ' . : : ——————— _Mode 3
F A __INDI
S -_— 1 \ode 2
2000_—:: ______________________ TND1
EN — — — — — ——___—_——___——___—__———T
D000 - T T T T T T T T T T T T T — = ——— — — 4 Mode]
; === IND1
5 e = = — T T
g 0 L T _:::::::::_
[ e e e R SR e SR SN EE R s
8 B I~ T
”E ___-____:: ——————————————— Mode 1
H00FE-—-—————— T NP
L e e O e i S A PR
::::I:::::::::———————————______:Mode2
-2000 F T T ———————39nND-1
i —_—= - . — — — — — qMode 3
_3000 = — — L n 1 n 1 n 1 n 1 n 1 1 n 1 n 1 ND_l
0 2000 4000 6000 8000 10000 12000 13680 15390 17100

Drehzahl in min~!

Abbildung 8.9: Erweitertes Campbell-Diagramm im rotierenden Bezugssystem des Rotor-Blisk-
Verbunds fiir ND = +1. Negative Frequenzen beschreiben eine BTW, positive Frequenzen eine
FTW. Resonanzen koénnen fiir Bliskmoden bei Schnittpunkten der £O mit der Eigenfrequenz auf-
treten. Fir Rotormoden kénnen diese auftreten, wenn die Eigenfrequenz zu null wird.

8.1.3 Eigenfrequenzen im Betrieb

In diesem Abschnitt soll ein Uberblick iiber die Eigenfrequenzen der Struktur (Rotor- und
Bliskdominierte Moden) aus dem FEM-Modell Blisk + Rotor im Betrieb gegeben werden. Be-
trachtet werden nur ND1 und ND-1, da diese von besonderer Bedeutung fiir die Kopplungs-
phénomene zwischen Beschaufelung und Rotor sind, siche Abschn. 3.2. Daraus kénnen relevan-
te Betriebspunkte identifiziert werden, an denen eine Schaufel-Rotor-Kopplung wahrscheinlich
ist. Die Eigenfrequenzen in Abhéingigkeit von der Drehzahl werden in Anlehnung an Anegawa
et al. (2008) in einem zu negativen Frequenzen erweiterten Campbell-Diagramm dargestellt,
siehe Abb. 8.9, um den Orthogonalitéitseigenschaften der Eigenvektoren gerecht zu werden. Po-
sitive Frequenzen bezeichnen dabei vorwértsrotierende Wellen (FTW), ND1, wiahrend negati-
ve Frequenzen riickwértsrotierende Wellen (BT'W), ND-1, beschreiben. In dieser Arbeit wird
das Campbell-Diagramm entsprechend dem Bezugssystem in der FEM-Berechnung ausschlief3-
lich im rotierenden Bezugssystem dargestellt. Folglich bleiben die Eigenfrequenzen der Bliskmo-
den im Groben konstant, sie steigen praktisch jedoch durch die Spannungsversteifung leicht an
(durchgezogene Linien in Abb. 8.9). Wie in Abschn. 2.1.4 beschrieben, bleibt die Eigenfrequenz
von Rotormoden im stationdren Bezugssystem in Ndherung konstant; im erweiterten Campbell-
Diagramm nehmen die Eigenfrequenzen somit linear mit der Drehfrequenz ab. In Abb. 8.9 treten
damit im Stillstand die Rotordynamikmoden als FEigenwertpaare +wq auf. Durch das Abfallen
der Rotor-Eigenfrequenzen verringern sich positive und erhéhen sich betragsméflig negative Fre-
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quenzen (gestrichelte Linien in Abb. 8.9). Resonanzen der Rotordynamikmoden treten, wie in
Abschn. 2.1.4 beschrieben, auf, wenn die die Eigenfrequenz im rotierenden Bezugssystem zu null
wird.

Eine Kopplung der Rotor- und Bliskmoden ist nach Anegawa et al. (2011, 2008) immer dann
erwartbar, wenn sich Blisk- und Rotor-Eigenfrequenzen schneiden. Somit kénnen auf Basis des
erweiterten Campbell-Diagramms erste Aussagen iiber mogliche Kopplungsphénomene getétigt
werden. Es ergeben sich z.B. die Schnittpunkte von einer Rotormode mit M1 ND1 bei ca.
16000 min~! und M2 ND1 bei ca. 4700 min~' sowie M1 ND-1 im Stillstand und M3 ND-1
bei ca. 10000 min~!. Zusétzlich ist die EO23 eingezeichnet, die an den Schaufeln eine FTW an-
regt. Auffillig ist, dass die Resonanz von M2 ND1 mit EO23 in der Nédhe eines Schnittpunktes
mit einer Rotormode stattfindet. EO1 ist aus Griinden der Ubersichtlichkeit nicht eingezeichnet.
Die Linie wiirde zu negativen Frequenzen laufen, da sie eine BTW anregt. Es gibt jedoch keine
Schnittpunkte von EO1 mit Bliskmoden im Betriebsbereich des Verdichters. Weitere Erregerord-
nungen, die ND1 oder ND-1 anregen, wie z. B. EO25, sind keine bekannten Anregungsmuster der
Verdichterkonfiguration. Die hier identifizierten Schnittpunkte der Eigenfrequenzen der Schaufel-
und Rotormoden werden im folgenden Abschnitt im Hinblick auf die modale Dampfung néher
untersucht.

8.2 Modale Dampfungen im Betrieb

In diesem Abschnitt werden die modalen Dampfungen der unverstimmten zyklischen Bliskmoden
fiir die Modenfamilien 1 bis 3 diskutiert. Dazu wird zunéchst ein Verfahren zur Beriicksichtigung
des Verstimmungseinflusses auf die experimentelle Dadmpfungsbestimmung vorgestellt. Darauf-
hin werden die experimentell bestimmten Dadmpfungen mit den numerisch bestimmten Dampfun-
gen verglichen. Die numerisch bestimmte Dampfung ergibt sich dabei aus der aerodynamischen
Démpfung und fiir ND1 und ND-1 zusétzlich aus der modalen Dadmpfung der FE-Berechnung.
Da der einzige Ddmpfungsmechanismus im FE-Modell die Lagerddmpfung ist, resultiert aus der
Schaufel-Rotor-Kopplung dementsprechend auch die zusétzliche Dadmpfung aus den Lagern. Die
mit dem FMM ID bestimmten Materialddmpfungen sind sehr gering und gehen in den Abbildun-
gen in der Linienstiirke unter. Fiir eine bessere Ubersichtlichkeit werden die Materialdimpfungen
deshalb der aerodynamischen Dadmpfung zugerechnet.

8.2.1 Korrektur der experimentellen Ergebnisse um den Verstimmungsein-
fluss

Wie in Abschn. 8.1 gezeigt wird, kann bei hohen Drehzahlen von einer geringen Verstimmung der
Beschaufelung ausgegangen werden. Dennoch wird durch die Verstimmung die Schwingungsant-
wort der Struktur beeinflusst. Typischerweise entsteht dabei durch die Frequenzaufspaltung ein
breiterer Resonanzpeak, der zu einer Uberschiitzung der Dadmpfung durch einen Einfreiheitsgrad-
Fit fiihrt. Dies soll hier durch einen einfachen Ansatz korrigiert werden.
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Abbildung 8.10: Numerisch und experimentell (akustische Anregung) ermittelter Frequenzgang
bei akustischer Anregung von M3 ND8 bei IGV0 S0 und 7500 min~* (BP10). Es sind alle identifi-
zierten Knotendurchmesser mit Amplituden grofier der Messunsicherheit dargestellt. Da ND5 und
ND2 sowie ND10 und ND-3 in den Tip Timing Daten nicht korrekt separiert werden konnten, sind
diese als Summe dargestellt.

In Abb. 8.10 ist exemplarisch der gemessene und der durch das ROM bestimmte normierte
Frequenzgang bei akustischer Anregung des Knotendurchmessers 8 abgebildet. Die Amplituden
und Frequenzen wurden dabei jeweils auf den Punkt maximaler Amplitude von ND8 normiert.
Die experimentell durch den Fit bestimmte Dampfung A gyp mistuned €ntspricht hier im Idealfall
der Dampfung A ro mistuned, die sich ergibt, wenn der Fit anhand der Frequenzantwort aus dem
ROM durchgefithrt wird. Die tatsichliche Dédmpfung des unverstimmten Knotendurchmessers
ergibt sich aus dem ROM als Aroas tuned- Folglich kann die unverstimmte Dédmpfung aus dem
Experiment iiber

AROM tuned

A : AE'xp,mistuned (8 1)
ROM mistuned

AExp,tuned =

berechnet werden. Dies ist ein einfacher Ansatz, der nur bei kleinen Verstimmungen sinnvoll
ist, so dass der Frequenzgang noch eine stark dominante Antwort des angeregten Knotendurch-
messers zeigt. Bei grofleren Verstimmungen kommt es neben der Frequenzaufspaltung auch zu-
nehmend zur Modenverzerrung (sieche Abschn. 2.3.5). Dann weicht die Form des Frequenzgangs
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deutlich von dem eines Einfreiheitsgradsystems ab, da zum Beispiel mehrere Maxima auftre-
ten kénnen. Somit kénnen Démpfungen mit einem Einfreiheitsgrad-Fit nicht mehr zuverlassig
bestimmt werden. Zudem sei angemerkt, dass folglich eine Korrektur der Experimente durch nu-
merische Daten erfolgt. Stattdessen wére eine Korrektur der numerischen Ergebnisse ebenfalls
denkbar, um einen direkten Vergleich zum Experiment anzustellen. Dies ist hier jedoch nicht
sinnvoll, da die experimentell bestimmten Dampfungen durch ein Anpassen eines Einmassen-
schwingers an die Antwort eines Mehrmassenschwingers berechnet wird. Damit entspricht der
bestimmte Wert ohne Korrektur keiner tatséchlichen physikalischen Grofle (entspricht weder der
Dampfung einer verstimmten noch einer unverstimmten Mode). Bei grofieren Verstimmungen
miisste hier ein aufwéndigerer, rein experimenteller Ansatz zum Einsatz kommen, der zum Bei-
spiel iiber einen Mehrfreiheitsgrad-Fit oder iiber die kombinierte Auswertung aller gemessenen
Knotendurchmessern eine Korrektur durchfiihrt.

Fir das Beispiel in Abb. 8.10 ist zu erkennen, dass die Verstimmung geringfligig unterschéatzt
wird, da insbesondere die Amplituden von ND7 leicht durch das ROM unterschétzt werden. Da
die Unterschiede jedoch nur gering sind, ist von keinem signifikanten Einfluss auf die Ddmpfung
auszugehen. Die Unterschiede resultieren vermutlich aus Unsicherheiten in der Mistuning Iden-
tifikation. Wie in Abschn. 8.1.1 gezeigt wurde, ist die Verstimmung der Struktur gering, so dass
die Verstimmung nur kleine Anderungen der Eigenfrequenzen zur Folge hat. Demnach kénnen
schon kleine Unsicherheiten in der Messung der Eigenfrequenzen zu Unterschieden in den identi-
fizierten Sektorverstimmungen fithren. Zusétzlich ergibt sich eine weitere Unsicherheit durch die
Normierung des Experiments mit der Maximalamplitude, die ebenfalls mit Messunsicherheiten
behaftet ist. Auch dies kann zu den Abweichungen bei ND7 fiihren.

8.2.2 Modenfamilie 1

Die berechneten und gemessenen Dampfungskurven fiir Modenfamilie 1 bei der Konfiguration
IGV0 S-10 sind in Abb. 8.11 bis Abb. 8.14 fiir 85 %, 90 %, 95 % und 100 % der reduzierten Nenn-
drehzahl abgebildet. Dargestellt ist sowohl die numerisch bestimmte aerodynamische Dampfung
und Lagerddmpfung als auch die rein experimentell bestimmte (Exp. verstimmt) und um die
Verstimmung korrigierte Dampfung (Exp. korr.). Die Dampfungen stellen ndherungsweise einen
sinusformigen Verlauf mit hohen Démpfungswerten bei hohen Knotendurchmessern dar. Mit zu-
nehmenden Massenstrom (nimmt mit der Drehzahl zu) nimmt zudem die aerodynamische Damp-
fung bis 16 625 min~! tendenziell zu. Davon weicht allerdings der Betriebspunkt bei 17 350 min~!
ab, bei dem die maximalen Dampfungen wieder leicht abgesunken sind. Hier werden vermutlich
StoBphénomene immer bedeutender fiir die aerodynamische Dampfung.

Fast alle numerisch bestimmten Dampfungen liegen innerhalb der experimentellen Messunsi-
cherheiten. Ausnahme bilden hier lediglich ND7 bei 16625 min~! (Abb. 8.13) und ND6 bei
17350 min~! (Abb. 8.14), bei denen geringfiigige Abweichungen auftreten. Auffillig hierbei ist,
dass die Abweichungen in beiden Féllen bei den Knotendurchmessern auftreten, bei denen mit
zunehmendem Knotendurchmesser ein starkes Ansteigen der aerodynamischen Dampfung auf-
tritt. Als Grund fiir das Ansteigen der Dampfung konnte eine starke Erhéhung des instationéren
Drucks im Bereich des Stofles an der Saugseite festgestellt werden. Somit ist davon auszugehen,
dass ab den Knotendurchmessern 7 respektive 6 eine erhdhte Oszillation des Stofles vorliegt. Es
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Abbildung 8.11: Vergleich der modalen Dampfung zwischen Experiment und Numerik: Mode 1
bei IGV0 S-10 und 14751 min~* (BP15). Die Fehlerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-
Konfidenzintervall an, siehe Abschn. 4.4.
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Abbildung 8.12: Vergleich der modalen Dampfung zwischen Experiment und Numerik: Mode 1
bei IGV0 S-10 und 15660 min~' (BP16). Die Fehlerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-
Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4.
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Abbildung 8.13: Vergleich der modalen Dampfung zwischen Experiment und Numerik: Mode 1

bei IGV0 S-10 und 16625 min~" (BP17). Die Fehlerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-
Konfidenzintervall an, siehe Abschn. 4.4.
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Abbildung 8.14: Vergleich der modalen Dampfung zwischen Experiment und Numerik: Mode 1
bei IGV0 S-10 und 17350 min~" (BP18). Die Fehlerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-
Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4.
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Abbildung 8.15: Modale Dadmpfung und Eigenfrequenzen der Bliskmode M1 ND1 und der be-
nachbarten Rotormoden im rotierenden Bezugssystem in Abhingigkeit von der Drehzahl. Weitere
Messdaten ohne zugehérige numerische Berechnungen, die zum Teil mit der Referenzblisk aufge-
nommen wurden, sind in grau eingezeichnet. Die Fehlerbalken geben die Messunsicherheiten im
95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4.

besteht folglich eine hohe Sensitivitdt der aerodynamischen Dampfung beziiglich des Betriebs-
punktes, da dieser die Stofilage maflgeblich beeinflussen kann. Die Abweichungen sind demnach
vermutlich in Abweichungen der Betriebspunkte aus CFD und Experiment begriindet, die sich
aus den Messunsicherheiten im Experiment sowie aus den Betriebspunktschwankungen iiber die
Messdauer aller Knotendurchmesser ergeben. Insgesamt kann hier eine sehr gute Vorhersagequa-
litdt der Dampfung gefolgert werden.

Der Einfluss der Verstimmung auf die Dadmpfungsbestimmung ist bei Modenfamilie 1 gering.
Erkennbar ist, dass die korrigierte Ddmpfung immer unter der experimentell bestimmten liegt.
Grund dafiir ist die Frequenzaufspaltung, die die Resonanzspitze verbreitert. Zudem ist wie zu
erwarten erkennbar, dass der Einfluss des Mistuning mit Zunahme der Drehzahl leicht abnimmt.
Dies resultiert aus der starken Spannungsversteifung, die den Anteil der Steifigkeitsverstimmung
(A aus dem ROM) an der Gesamtsteifigkeit reduziert. Grundsétzlich zeigt sich ein groflerer
relativer Einfluss der Korrektur bei geringer Dampfung. Der groite Einfluss ist bei 14 751 min "
ND3 mit einer Reduzierung durch die Korrektur um etwa ein Drittel zu sehen.

Fiir Knotendurchmesser 1 fillt auf, dass eine Ubereinstimmung innerhalb der Messunsicherhei-
ten zwischen Numerik und Experiment bei drei der vier Betriebspunkte erst durch das Ein-
beziehen der Lagerdimpfung erreicht wird. Zudem ist bei 15660 min~! eine deutlich erhéhte
Diampfung fiir diesen Knotendurchmesser zu erkennen. Fiir eine bessere Ubersichtlichkeit sind
die Ddmpfungen in Abb. 8.15 {iber der (mechanischen) Drehzahl aufgetragen. Bei jeder Drehzahl
stimmen Betriebspunkt der jeweiligen CFD und des jeweiligen Experiments {iberein. Zusétzlich
sind analog zu Abb. 8.9 die Eigenfrequenzen der entsprechenden Bliskmode M1 ND1 und zwei-
er benachbarter Rotormoden im rotierenden Bezugssystem abgebildet. Das zuvor beschriebene
sprunghafte Ansteigen und danach wieder Abfallen der Dimpfung bei 15660 min~' ist hier
sowohl in Numerik als auch im Experiment gleichermafien zu erkennen.
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Abbildung 8.16: Modenform von M1 ND1 bei 15660 min~' und 7500 min~*. Die Amplituden
sind auf die maximale Auslenkung normiert.

Beim Betrachten der Verlaufe der Eigenfrequenzen in Abb. 8.15 ist erkennbar, dass dies aus dem
Schneiden der Kurve einer Rotormode mit der Eigenfrequenz von ca. 960 Hz im stationédren Be-
zugssystem und der Kurve einer Bliskmode folgt. Dadurch ergibt sich fiir die Blisk-dominierte
Mode in Abb. 8.16 (oben) eine Modenform, die einen kleinen Anteil der stiarker geddmpften
Rotormode enthélt und demnach nun auch stiarker gedampft ist. Je weiter sich die Eigenfre-
quenzen voneinander entfernen, desto geringer ist auch die Auslenkung an den Lagern und die
entsprechende Dampfung. Wird die Modenform beispielsweise bei 7500 min~! betrachtet, sie-
he Abb. 8.16 (unten), so sind die Auslenkungen am Rotor deutlich reduziert. Hier liegt die
Bliskmode etwa in der Mitte zwischen zwei Rotormoden, mit einem Abstand von ca. 150 Hz.

Zudem ist in Abb. 8.15 erkennbar, dass sich fiir geringere Drehzahlen die Bliskmode einer weite-
ren Rotormode mit einer Eigenfrequenz im stationdren Bezugssystem von ca. 590 Hz (2. Biegung
des Rotors) anndhert. Bei Stillstand des Rotors sind beide Eigenfrequenzen in etwa identisch.
Beim Vergleich der Démpfungen bei 7500 min~' und 6300 min~! ist deshalb hin zu niedrigen
Drehzahlen bereits ein geringfiigiges erneutes Ansteigen der Lagerdimpfung erkennbar. Um die
experimentelle Reproduzierbarkeit dieses Verhaltens zu belegen, sind in Abb. 8.15 zudem wei-
tere Messdaten in grau eingezeichnet, zu denen keine Berechnungen durchgefiithrt wurden. Die
Korrektur der Démpfung erfolgte auf Basis benachbarter Betriebspunkte, an denen Berechnun-
gen durchgefiihrt wurden. Die Messungen bei 85 %, 90 % und 95 % der Nenndrehzahl wurden
dabei mit der Referenz-Blisk durchgefiihrt, alle weiteren mit der modifizierten Blisk, jedoch nach
Remontage des Priifstandes. Somit kann gezeigt werden, dass dieser Effekt reproduzierbar ist. Er-
kennbar ist zudem eine Erhohung der Unsicherheit der Dampfungsbestimmung bei 15 660 min !,
was hauptséchlich durch einen schlechteren Datenfit begriindet ist. Griinde hierfiir konnen in
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Abbildung 8.17: Modale Dampfung und Eigenfrequenzen der Bliskmode M1 ND-1 und der be-
nachbarten Rotormoden im rotierenden Bezugssystem in Abhingigkeit von der Drehzahl. Weitere
Messdaten ohne zugehorige numerische Berechnungen sind in grau eingezeichnet. Die Fehlerbalken
geben die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, sieche Abschn. 4.4.

einer erh6hten Sensitivitat beziiglich Drehzahlschwankungen am Schnittpunkt der Blisk- und
Rotormode und verénderte Verstimmung durch die Lokalisierung von Schwingungsenergie im
Rotor sein.

Fir Knotendurchmesser -1 sind in Abb. 8.17 die Dadmpfungen und Eigenfrequenzen iiber der
Drehzahl aufgetragen. Auffillig ist, dass hier fiir die Lagerddmpfung kaum eine Anderung sicht-
bar ist. Dies ist durch den starken Einfluss der Spannungsversteifung bei Modenfamilie 1 erklér-
bar. Dies fithrt zu einem Ansteigen der Eigenfrequenzen, so dass die Verldufe der Eigenfrequen-
zen nahezu parallel zu den rickwértsrotierenden Rotormoden (Steigung in etwa Proportional zur
Rotationsfrequenz) verlaufen. Die Interaktion zwischen Blisk und Rotor verdndern sich damit
iiber den Drehzahlbereich kaum und die Lagerddmpfung bleibt anndhernd konstant. Experi-
mentell war eine Dampfungsbestimmung schwierig, da die notwendigen Anregungsfrequenzen
im stationdren Bezugssystem immer knapp unter 500 Hz liegen. Damit konnten nur geringe
Schwingungsamplituden angeregt werden, so dass hohe Messunsicherheiten resultieren. Die nu-
merischen Ergebnisse liegen auch hier innerhalb der Messunsicherheiten des Experiments.

8.2.3 Modenfamilie 2

Fir die zweite Modenfamilie liegen nur fiir die IGV Sinus18 Konfiguration bei wenigen Kno-
tendurchmessern experimentell bestimmte Dampfungen vor. Auf Grund des hohen numerischen
Rechenaufwands fiir diese Konfiguration (keine Rotationssymmetrie im IGV) wird hier auf eine
Berechnung verzichtet. In Abb. 8.18 sind die numerisch ermittelten Dadmpfungen fiir die Reso-
nanzdrehzahl von Mode 2 bei EO23 (M2 @ EO23) fiir IGV20 SO gezeigt, die auch spéter fir
die Forced Response Berechnungen genutzt wird. Die aerodynamische Dampfung ist fiir diese
Modenfamilie gering. Sie liegt zwischen 0,17 % bei ND-2 und 0,79 % bei ND-7. An dieser Stelle
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Abbildung 8.18: Modalen Dampfung aus der Numerik: Mode 2 bei IGV20 SO und 5854 min~*
(M2 @ EO23, BP1)

sei angemerkt, dass sich fiir die gemessenen Démpfungen bei der oben erwdhnten IGV Sinus18
Konfiguration dhnlich geringe Werte ergaben, so dass die Berechnungen plausibel erscheinen.
Bei ND1 und ND-1 ergibt sich durch die Blisk-Rotor-Kopplung eine zuséatzliche Dampfung von
2,86 respektive 1,89 Prozentpunkten. Wie im erweiterten Campbell-Diagramm Abb. 8.9 gezeigt,
schneidet Mode M2 ND1 nahe der Resonanzstelle mit EO23 eine Rotormode, wodurch es zu ei-
ner starken Rotor-Kopplung und der um den Faktor 14 erh6hten Dampfung durch die Kopplung
kommt. Die resultierende gekoppelte Modenform ist in Abb. 8.19 oben abgebildet. Im Vergleich
zur Modenfamilie 1 sind hier die Auslenkungen am Rotor deutlich erhéht. Zudem ist auch am
Festlager eine erhohte Auslenkung erkennbar, die zu einer entsprechenden Dampfung fiihrt.

Die Eigenfrequenz von M2 ND-1 befindet sich, wie in Abb. 8.9 zu sehen, zwischen zwei Rotormo-
den, weshalb die Kopplung und Dampfung geringer ausféllt. Aufgrund des hohen Scheibenanteils
in den Schwingungen der Modenfamilie 2 kommt es dennoch zu einer verhéltnisméfig starken
Kopplung. Der Anteil der Schwingungsenergie in der Scheibe an der gesamten Schwingungsen-
ergie betragt bei M2 ND-1 13,9 %, wahrend er bei M1 ND-1 nur 3,5% und bei M3 ND-1 nur
3,3 % betragt. Die entsprechenden Modenformen sind in Abb. 8.19 unten dargestellt. Wahrend
die Mode von ND1 mehr in der Zwischenwelle zum Getriebe lokalisiert ist, ist die Mode von
ND-1 mehr im Rotor lokalisiert, was zu der verhdltnisméflig hohen Démpfung fiihrt.
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Abbildung 8.19: Modenform von M2 ND1 und ND-1 bei 5859 min~! (M2 @ EO23, BP1)

8.2.4 Modenfamilie 3

Die berechneten und gemessenen Dampfungskurven fiir Modenfamilie 3 bei der Konfiguration
IGVO0 SO und einer Drehzahl von 7500 min~! sind in Abb. 8.20 abgebildet. Zur Verringerung
der Versuchszeit wurden nur Messungen an ausgewdhlten Knotendurchmessern durchgefiihrt.
Alle durch das ROM berechneten Dampfungen stimmen mit den experimentell bestimmten
Déampfungen im Rahmen der Messunsicherheiten iiberein. Die verstimmungsbedingte Korrektur
der experimentell bestimmten Dampfungen fallt nur sehr gering aus. Dies ldsst sich darauf
zuriickfithren, dass, wie in Abschn. 7.2 gezeigt, die Verstimmungen der Modenfamilie 3 kleiner
als die von Modenfamilie 1 ist und zudem die einzelnen Knotendurchmesser in der Frequenz
stérker separiert sind. Dennoch wird eine Ubereinstimmung zwischen Experiment und Numerik
im Rahmen der Messunsicherheiten bei mehreren Knotendurchmessern erst durch die Korrektur
erreicht (vergleiche Exp. verstimmt und Exp. korr. in Abb. 8.20). Der sprunghafte Anstieg der
Déampfung unterhalb von ND-7 wird durch die Numerik korrekt abgebildet.

Die berechneten aerodynamischen Daémpfungen fiir ND1 und ND-1 stimmen hier bereits im
Rahmen der Messunsicherheiten mit den experimentellen Daten iiberein, das Einbeziehen der
Lagerdampfung verbessert die Ubereinstimmung tendenziell. Dabei hat die Lagerdimpfung den
grofiten Einfluss bei Knotendurchmesser 1 mit einer Erhéhung des logarithmischen Dekrements
um 0,46 Prozentpunkte. Es sei angemerkt, dass Knotendurchmesser 1 auch hauptséchlich bei der
Forced Response mit EO23 bei ca. 6 660 min~! angeregt wird. Da die Drehzahlen nah beieinander
liegen, ist demnach auch hier von einem entsprechenden Einfluss der Lagerddmpfung auszugehen.
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Abbildung 8.20: Vergleich der modalen Ddmpfung zwischen Experiment und Numerik: Mode 3
bei IGVO0 SO und 7500 min~' (BP10). Die Fehlerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-

Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4.
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Abbildung 8.21: Modale Dampfung und Eigenfrequenzen der Bliskmode M3 ND1 und der be-
nachbarten Rotormoden im rotierenden Bezugssystem in Abhéngigkeit von der Drehzahl. Die Feh-
lerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4.

Die Darstellung von Dampfungen und Eigenfrequenzen iiber Drehzahl fiir ND1 und ND-1 sind
in Abb. 8.21 und Abb. 8.22 zu finden. Fiir ND1 ist ein zunehmender Einfluss der Lagerdampfung
mit zunehmender Drehzahl erkennbar. Die Lagerddmpfung ist bei maximaler Drehzahl in etwa
doppelt so grof (ca. 3%) wie die aerodynamische Dampfung. Grund ist hier erneut das Anné-
hern der Eigenfrequenzen. Die numerisch bestimmten Gesamtddmpfungen liegen innerhalb der
Messunsicherheiten des Experiments. Fiir 11000 min~' kann die Ubereinstimmung nur unter
Einbeziehung der Lagerddmpfung erreicht werden.
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Abbildung 8.22: Modale Dampfung und Eigenfrequenzen der Bliskmode M3 ND-1 und der be-
nachbarten Rotormoden im rotierenden Bezugssystem in Abhéngigkeit von der Drehzahl. Die Feh-
lerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4.

Da die Spannungsversteifung bei Modenfamilie 3 deutlich geringer ausféllt als bei Modenfamilie
1, verlaufen die Eigenfrequenzen von Rotor und Blisk bei ND-1 nicht parallel und es kommt
zu einem Schnittpunkt. Dennoch sind die Lagerddmpfungen deutlich geringer als bei vorheri-
gen Schnittpunkten im Campbell-Diagramm, da die entsprechende Rotormode (Eigenfrequenz
von 2577 Hz bei 11000 min~!) selber nur eine fiir Rotormoden geringe Dimpfung von 3,23 %
(logarithmisches Dekrement) aufweist. Die resultierende Blisk-dominierte Mode in Abb. 8.23
(unten) weist zudem geringe Auslenkungen am gesamten Rotor auf. Die Auslenkungen von M3
ND1 bei 11000 min~! am Rotor sind dagegen etwas hoher, jedoch im Vergleich zu den anderen
Modenfamilien gering, was die verhéltnisméBig kleine Lagerdampfung erklart.
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Abbildung 8.23: Modenform von M3 ND1 und ND-1 bei 11000 min~* (BP12)

8.3 Forced Response

Dass die korrekte Bestimmung der Dampfung prinzipiell im Rahmen der Messunsicherheiten
moglich ist, wurde bereits in Abschn. 8.2 gezeigt. In diesem Abschnitt soll nun die gesamte
erzwungene Schwingungsantwort bei verschiedenen Resonanzstellen betrachtet werden. Im Fol-
genden werden die Ergebnisse der Forced Response Berechnungen mit dem ROM vorgestellt.
Soweit nicht anders angegeben wurden die Berechnungen unter quasi-stationéren Bedingungen
durchgefithrt. Untersucht wurden die Resonanzen von Modenfamilie 3 bei EO18 und EO23 sowie
von Modenfamilie 2 bei EO23.

8.3.1 Modenfamilie 3 - EO18 (IGV Sinus18 S0)

Um den Einfluss der Rotor-Kopplung auf die Schwingungsantwort bei ND1 und ND-1 zu quan-
tifizieren, muss vorausgesetzt werden, dass die iibrigen numerischen Modelle in der Lage sind,
das Schwingungsverhalten korrekt vorherzusagen. Dies wird anhand der Resonanz von Moden-
familie 3 bei Erregerordnung 18 (M3 @ EO18) nachgewiesen. Hier ist eine dominante Antwort
des Knotendurchmessers 6 zu erwarten. Die Erregerordnung wurde, wie in Kap. 8 beschrieben,
durch eine Variation der Staffelungswinkel des IGV in Umfangsrichtung erreicht. Dafiir wurde
eine sinusformige Anstellung mit 18 Perioden tiber den Umfang erzeugt (IGV Sinusl18).
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Abbildung 8.24: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte Frequenzgéinge in traveling-wave-Darstellung fiir IGV Sinus18 auf Basis der FEM-Modelle
Blisk + Rotor (links) und Blisk zykl. (rechts) bei M3 @ EO18 (BP11). Es sind nur Knotendurch-
messer mit maximalen Amplituden iiber 5 pm dargestellt. Die farblich markierten Fliachen geben
die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4. Im unteren Bildteil ist
ein Ausschnitt der durch Verstimmung zusétzlich antwortenden Knotendurchmesser ohne Messun-

sicherheiten dargestellt.

Die berechneten und gemessenen Frequenzgénge in traveling-wave-Darstellung sind in Abb. 8.24
abgebildet. Dies entspricht der Darstellung der Antworten der unverstimmten zyklischen Moden,
fiir die auch initial die aerodynamischen Ddmpfungen bestimmt wurden. Durch die Verstimmung
besteht eine verstimmte Mode nun anteilig aus mehreren unverstimmten zyklischen Moden, d.
h. rotierenden Knotendurchmessern. Durch die damit verbundene Auflésung der Orthogonali-
tit beziiglich ND6 kommt es zu einer Uberlagerung der verschiedenen verstimmten Moden. Die
Gesamtantwort wurde dann fiir die traveling-wave-Darstellung in traveling-wave-Anteile zerlegt.
Gezeigt werden nur die Knotendurchmesserantworten mit Amplituden in Experiment oder Nu-
merik von iiber 5 pm. Dies sind typischerweise die Knotendurchmesser, deren Eigenfrequenz nahe
an der Eigenfrequenz des nominellen Knotendurchmessers ND6 liegen, wobei in der Realitét auch
das Verstimmungsmuster eine Rolle spielt. In diesem Fall sind dies die Knotendurchmesser ND5,
ND7, ND9 und ND10. Die Messunsicherheiten werden durch die farblich markierten Flachen

dargestellt.

Es wird zwischen dem ROM unter Nutzung des Blisk + Rotor FEM-Modells (links) und des Blisk
zykl. FEM-Modells (rechts) unterschieden. In Abb. 8.24 oben ist zu erkennen, dass die dominie-
rende Schwingungsantwort trotz Verstimmung in ND6 vorliegt. Beide Modelle liefern dhnliche
Ergebnisse, die im Rahmen der Messunsicherheiten mit dem Experiment iibereinstimmen. Auf
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der unteren Halfte der Abbildung ist ein Ausschnitt der {ibrigen, durch die Verstimmung ant-
wortenden Knotendurchmesser gezeigt. Die durch die Verstimmung bedingte Antwort in den
iibrigen Knotendurchmessern wird ebenfalls durch beide Modelle gut wiedergegeben. Dies trifft
sowohl auf die Auslenkungen als auch die Lage der Maxima zu.

Grundsétzliche Unterschiede ergeben sich zwischen den Modellen nur durch die nominellen Ei-
genfrequenzen aller Knotendurchmesser bei Spannungsversteifung und durch die modalen Ddmp-
fung von ND1 und ND-1. Die Eigenfrequenzen werden bei ND1 und ND-1 durch Coriolis-Kréfte
und die Rotor-Kopplung beeinflusst, die nur in dem FEM-Modell Blisk + Rotor beriicksichtigt
sind. Allerdings fiihrt auch die unterschiedliche Sektorkopplung durch abweichende Einspann-
bedingungen der Scheibe, die bei dem FEM-Modell Blisk + Rotor an den Rotor angebunden
und beim Modell Blisk zykl. fest eingespannt ist, zu Unterschieden in den Eigenfrequenzen der
iibrigen Knotendurchmessern. Wie in Abschn. 8.1.1 gezeigt, ergeben sich allerdings nur fiir NDO
bis ND2 bzw. ND-2 gréflere Unterschiede, weil der Rotor bei diesen Schwingungsformen weniger
Steifigkeit in das System einbringt. Die Unterschiede der Eigenfrequenzen zwischen den Model-
len sind somit erwartungsgemaf gering. Signifikante Unterschiede wiren nur vorhanden, wenn
durch eine starke Verstimmung eine stirkeren Antwort von ND1 oder ND-1 auftreten wiirde
und/oder wenn der angeregte nominelle Knotendurchmesser ndher an ND1 oder ND-1 liegen
wiirde. In diesen Fillen wiirde dann auch die zusétzliche Lagerddmpfung eine Rolle spielen. Der
grofite Unterschied zwischen den Modellen ist in Abb. 8.24 bei der Antwort von ND9 und ND10
zu erkennen, was durch eine Anderung der Verstimmungscharakterisitk durch die kleinen Un-
terschiede der nominellen Eigenfrequenzen erklart werden kann. Da die Eigenfrequenzen der
Knotendurchmesser ND6 bis ND10 sehr nah beieinander liegen, besteht hier eine hohe Sensiti-
vitdt der Schwingungsantwort beziiglich der Verstimmung. Das ROM Blisk + Rotor liegt hier
ndher am Experiment.

8.3.2 Modenfamilie 3 - EO23 (IGV15 S0)

Im Folgenden wird die Forced Response bei M3 @ EO23 fiir IGV15 SO untersucht. Der no-
minell antwortende Knotendurchmesser ist ND1, so dass hier eine Schaufel-Rotor-Kopplung
zu erwarten ist. Da sich das qualitative Schwingungsverhalten (insbesondere die anteilige Ant-
wort der verschiedenen Knotendurchmesser durch die Verstimmung) bei unterschiedlichen IGV-
Anstellwinkeln nur geringfiigig dndert und fiir IGV15 die beste Qualitdt der Messdaten vorliegt,
wird nur fiir diese Konfiguration im Folgenden ein detaillierter Vergleich gezogen. Die Ergebnisse
fiir andere IGV-Anstellwinkel werden spéter in Abschn. 8.3.4 zusammengefasst.

Die mit dem ROM Blisk + Rotor berechneten und experimentell bestimmten Frequenzginge
sind in Abb. 8.25 links dargestellt. Auf der oberen Hélfte ist zu erkennen, dass auch hier die
Verstimmung einen geringen Einfluss auf die Knotendurchmesserantworten hat und die domi-
nierende Schwingungsantwort trotz Verstimmung deutlich in ND1 vorliegt. Der entsprechende
Frequenzgang wird gut durch das ROM wiedergegeben, wenn die geringen Unterschiede in den
Eigenfrequenzen nicht betrachtet werden. Diese Unterschiede kénnen beispielsweise durch Un-
sicherheiten in der Temperatur von wenigen Grad auftreten, sollen im Folgenden jedoch nicht
weiter betrachtet werden. Auf der unteren Héilfte der Abbildung ist erkennbar, dass die durch
die Verstimmung bedingte Antwort in den iibrigen Knotendurchmessern ebenfalls gut wiederge-
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Abbildung 8.25: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte Frequenzgénge in traveling-wave-Darstellung fiir IGV15 auf Basis der FEM-Modelle Blisk
+ Rotor (links) und Blisk zykl. (rechts) bei M3 @ EO23 (BP8). Es sind nur Knotendurchmesser mit
maximalen Amplituden tiber 5 pm dargestellt. Die farblich markierten Flidchen geben die Messunsi-
cherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4. Im unteren Bildteil ist ein Ausschnitt
der durch Verstimmung zusétzlich antwortenden Knotendurchmesser ohne Messunsicherheiten dar-

gestellt.

geben werden kann. Dies trifft sowohl auf die Auslenkungen als auch die Lage der Maxima zu.
Auch die Frequenzaufspaltung bei ND2/ND-2 und ND3/ND-3 ist gut zu erkennen. Generell ist
eine leichte Unterschéitzung der Auslenkungen durch das ROM Blisk + Rotor sichtbar, wobei
diese nur bei ND3 gerade nicht mehr innerhalb der Messunsicherheiten liegen. Die Unterschie-
de fallen dennoch sehr gering aus, so dass hier aufgrund der Komplexitdt und im Vergleich zu
derzeitigen Arbeiten in der Literatur ein sehr gutes Ergebnis erzielt wurde.

Um den Einfluss der Schaufel-Rotor-Kopplung zu untersuchen, sind in Abb. 8.25 rechts die Ergeb-
nisse aus dem ROM mit zugrundeliegendem zyklischen FE-Modell (FEM Blisk zykl.) dargestellt.
Es sind deutliche Unterschiede erkennbar. Insbesondere ist aufgrund der reduzierten Dadmpfung
die maximale Amplitude von ND1 um ca. ein Viertel erhéht. Auch die Form des entsprechenden
Frequenzgangs von ND1 passt durch die geringere Dampfung und der damit verbundenen ge-
ringeren Breite nicht zum Experiment. Bei den iibrigen Knotendurchmessern (Abb. 8.25 unten)
sind bei beiden Modellen grundsétzlich &hnliche Amplituden ersichtlich. Durch leicht vom FEM
Blisk + Rotor abweichende Eigenfrequenzen von ND-3, ND3, ND4 und ND5 antworten diese nun
starker, da diese nun ndher an ND1 liegen. Die Positionen der Maxima weichen jedoch starker
von dem Experiment ab. Insgesamt ist die Charakteristik der verstimmten Antwort in Bezug
auf Amplitude und Frequenzlage mit dem ROM Blisk + Rotor besser getroffen.
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8.3.3 Modenfamilie 2 - EO23 (IGV20 S0)

Die Schwingungsantwort von Mode 2 bei EO23 konnte nur mit optimierter Positionierung der
Tip Timing Sonden (an der Vorderkante) und bei maximaler Anregung (IGV auf 20° angestellt)
iiberhaupt identifiziert werden. Messungen bei geringeren Anstellwinkeln des IGVs waren nicht
erfolgreich, da vermutlich die Schwingungsamplituden zu gering waren. Folglich wurden auch
nur numerische Berechnungen fir die Konfiguration IGV20 SO durchgefiihrt.

Quasi-stationidre Schwingungsantwort

Die Frequenzginge fiir die Resonanz von M2 bei EO23 sind in Abb. 8.26 abgebildet. Fiir das
ROM Blisk + Rotor ist in Abb. 8.26 oben erneut eine hohe Schwingungsamplitude von ND1
erkennbar. Das ROM berechnet jedoch sogar eine héhere Amplitude von ND2, die so nicht im
Experiment auftritt. Auch fiir ND-2, ND3 und ND-3 sind erhéhte Amplituden erkennbar. Die
Maxima von ND2 und ND-2 sowie ND3 und ND-3 liegen dabei deutlich unterhalb bzw. ober-
halb des Maximums von ND1, da diese Modenfamilie einen grofleren Scheibenanteil aufweist, als
die Modenfamilie 1 und 3. Fir ND1 ist, &hnlich wie bei den iibrigen Knotendurchmessern, eine
leichte Verschiebung zwischen den Kurven aus ROM Blisk + Rotor und Experiment um ca. 5 Hz
vorhanden. Diese liegt innerhalb der Modellunsicherheit des FEM-Modells. Da die Daten wéah-
rend einer Drehzahlreduzierung aufgenommen wurden, ist es zudem moglich, dass die Blisk im
Experiment eine leicht erhohte Temperatur im Vergleich zur Numerik aufwies, da in der Numerik
die Temperatur aus der stationdren CFD bestimmt wurde. Die Frequenzverschiebung entspricht
in etwa einer Temperaturabweichung von 7 K. Von dieser Verschiebung abgesehen, liegt die
Frequenzantwort (Form und absolute Amplituden) von ND1 innerhalb der Messunsicherheit des
Experiments.

Die Ergebnisse des ROMs Blisk zykl. sind in Abb. 8.26 unten abgebildet. Es sind deutliche Un-
terschiede zu dem ROM Blisk + Rotor und dem Experiment erkennbar, die hauptséchlich in
den zuvor diskutierten Einfliilssen der Blisk-Rotor-Kopplung auf die Dampfung begriindet sind.
Wie in Abschn. 8.2 beschrieben, erhoht sich die Dampfung durch die Kopplung in etwa um den
Faktor 14, die im zyklischen Modell nicht beriicksichtigt wird. Die fehlende Dampfung fiithrt zu
der sichtbar diinneren und héheren Resonanzspitze. Durch die geringe Dampfung sind zudem
deutliche Verstimmungseffekte erkennbar. So ist die Frequenzaufspaltung bei ND-1 und ND1
klar erkennbar, was die maximale Amplitude in traveling-wave-Koordinaten deutlich reduziert,
jedoch nicht zwingend die Schaufelamplituden. Die maximale verstimmte Amplitude des ROMs
Blisk zykl. liegt in traveling-wave-Darstellung noch um den Faktor 9 {iber der Amplitude des
ROMs Blisk + Rotor. Zudem wird eine Schwingung der Blisk zu gleichen Teilen in ND1 und
ND-1 berechnet, was in den Ergebnissen des ROMs Blisk + Rotor und des Experiments nicht
vorkommt. Grund dafiir ist, dass die nominellen Eigenfrequenzen der FTW und BTW im zy-
klischen Modell immer identisch sind und nur durch die Verstimmung geringfiigig beeinflusst
werden, siehe Abschn. 2.3. Im FEM-Modell Blisk + Rotor sind die Eigenfrequenzen durch die
Rotor-Kopplung dagegen bereits separiert, so dass die Eigenfrequenz von ND-1 13 Hz iiber der
von ND1 liegt. Dadurch wird die verstimmungsbedingte Kopplung zwischen den Knotendurch-
messern mafgeblich reduziert. Zudem sagt das ROM Blisk zykl. die maximalen Amplitude fiir
ND-3 und 20-fach hoher als im Experiment vorher. Die Frequenzaufspaltung und insbesondere
auch die hohen berechneten Amplituden von ND-1 sind in den Messdaten nicht ersichtlich, so
dass das zyklische Bliskmodell hier unzureichende Ergebnisse liefert.
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Abbildung 8.26: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte Frequenzgénge in traveling-wave-Darstellung fiir M2 - IGV20 auf Basis des FEM-Modells
Blisk + Rotor (oben) und Blisk zykl. (unten) bei M2 @ EO23 (BP1). Es sind nur Knotendurch-
messer mit maximalen Amplituden iiber 5 pm dargestellt. Die farblich markierten Flachen geben
die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, sieche Abschn. 4.4.
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Abbildung 8.27: Frequenzidnderungsrate der Anregungsfrequenz aus dem Drehzahlsignal im Ex-
periment bei M2 @ EO23 (BP1). Zuséatzlich sind die notwendigen minimalen Frequenzénderungs-
raten fiir kK = 1 (quasi-stationdre Schwingung) bei verschiedenen Dadmpfungen (logarithmisches
Dekrement) A dargestellt.

Transiente Schwingungsantwort

In Abb. 8.26 oben ist, wie zuvor beschrieben, eine gute Ubereinstimmung zwischen Numerik
(ROM Blisk + Rotor) und Experiment fir ND1 erkennbar. Fiir andere Knotendurchmesser, ins-
besondere ND2 und ND-3 sagt die Numerik jedoch zu spitze und zu hohe Resonanzantworten
vorher. ND2 iibersteigt hier, wie oben beschrieben, sogar die Antwort von ND1. Grund fiir die
hohen Amplituden und die spitze Form sind die in Abb. 8.18 gezeigten niedrigen Démpfungen
zwischen 0,1 und 0,3 %. Bei solch niedrigen Werten besteht grundsétzlich eine erhohte Wahr-
scheinlichkeit von transienten Resonanzdurchgéngen, insbesondere da die Priifstandstechnik zum
Zeitpunkt der Messungen keine geregelten Drehzahltransienten erlaubte, so dass diese handisch
durchfahren werden mussten. Um die Relevanz der ungeregelten Drehzahltransienten fiir die
gemessenen Schwingungsantworten zu beurteilen, ist in Abb. 8.27 die Frequenzédnderungsrate
f= EO%—? dargestellt. Zudem sind die Frequenzédnderungsraten eingezeichnet, die fiir verschie-
dene Dampfungen notwendig sind, um eine quasi-stationidre Schwingungsantwort zu erhalten
(k =1, siche Abschn. 2.1.1). Dabei fallt auf, dass an einigen Stellen ein logarithmisches Dekre-
ment von iiber 1,5 % notwendig wéare, um quasi-stationire Bedingungen zu erreichen. Demnach
kann davon ausgegangen werden, dass die Schwingungsantworten aller Knotendurchmesser, au-
Ber ND1 und ND-1 (durch die zusétzliche Lagerddmpfung), transienter Natur sind. Um dies
zu lberpriifen, wurden fiir den Resonanzdurchgang M2 @ EO23 mit beiden ROM transiente
Berechnungen durchgefiihrt.

Die transienten Ergebnisse fiir das ROM Blisk + Rotor sind in Abb. 8.28 dargestellt. Wie zu
erwarten, hat sich die Antwort von ND1 kaum geéndert. Fiir die iibrigen Knotendurchmesser
haben sich die Amplituden jedoch deutlich reduziert. Zudem hat sich, wie z.B. an ND2, ND-2
und ND-3 erkennbar, die Resonanzspitze verbreitert und die typische Schwebung durch die
Uberlagerung der Eigen- und Anregungsfrequenz (siehe Abschn. 2.1.1) ist aufgetreten. Damit
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Abbildung 8.28: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte transiente Frequenzgénge in traveling-wave-Darstellung fir M2 - IGV20 auf Basis des
FEM-Modells Blisk + Rotor bei M2 @ EO23 (BP1). Die Daten stellen eine Drehzahlverringerung
dar. Es sind nur Knotendurchmesser mit maximalen Amplituden tiber 5 pm dargestellt. Die farblich
markierten Flachen geben die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siehe Abschn. 4.4.

passen die numerischen Ergebnisse des ROM Blisk + Rotor besser zu den gemessenen Antworten.
Kleinere Abweichungen sind insbesondere bei ND2 noch erkennbar. Hier ist anzumerken, dass
die experimentelle Erfassung der spitzen Resonanzantworten problematisch ist, da diese schlecht
vom Messrauschen zu unterschieden sind und beim Filtern der Messdaten reduziert werden
koénnen. Zusdtzlich werden die Schwingungsamplituden durch die Fourier-Transformation zur
Zerlegung in Umfangsmoden {iber einen kurzen Zeitraum gemittelt, was die Amplituden von sehr
spitzen Resonanzen ebenfalls reduziert. Die Filterintensitdt wurden bei dieser Messung moglichst
gering gewahlt, dennoch kann nicht endgiiltig ausgeschlossen werden, dass die Amplituden in
der Realitdt hoher waren.

Um zu zeigen, dass die Amplitudenreduktion von ND1 durch die Rotor-Kopplung und nicht
durch transiente Effekte entsteht, sind zudem in Abb. 8.29 die Schwingungsantworten fiir das
zyklische Bliskmodell gezeigt. Hier ist nun ebenfalls bei ND1 und ND-1 eine starke Schwebung
und eine Amplitudenreduktion um etwa ein Drittel erkennbar. Durch den transienten Resonanz-
durchgang ist zudem die Frequenzaufspaltung nicht mehr klar erkennbar. Dennoch bleiben im
Vergleich mit dem Experiment die Schwingungsamplituden zu hoch und die Resonanzantwort
zu schmal. Demnach koénnen transiente Effekte als Mechanismus fiir die Amplitudenreduktion
ausgeschlossen werden.
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Abbildung 8.29: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte transiente Frequenzginge in traveling-wave-Darstellung fiir M2 - IGV20 auf Basis des
FEM-Modells Blisk zykl bei M2 @ EO23 (BP1). Die Daten stellen eine Drehzahlverringerung dar.
Es sind nur Knotendurchmesser mit maximalen Amplituden iiber 5 pm dargestellt. Die farblich
markierten Flachen geben die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4.

8.3.4 Gemittelte Schaufelamplituden

In diesem Abschnitt soll ein integraler Vergleich der verschiedenen Berechnungen und Messun-
gen erfolgen. Es werden dafiir erneut die experimentellen Ergebnisse mit dem ROM Blisk +
Rotor und ROM Blisk zykl. verglichen. Die gemittelten (maximalen) Schaufelamplituden fur
alle berechneten Konfigurationen sind in Abb. 8.30 dargestellt. Dies umfasst zusétzlich die in
Abschn. 8.3.2 nicht diskutierten IGV-Anstellwinkel.

Die experimentell bestimmten Amplituden liegen zwischen 13 und 115 pm. Mit dem ROM Blisk
+ Rotor liegen alle berechneten mittleren Amplituden innerhalb der Messunsicherheiten des Ex-
periments. Das ROM Blisk zykl. zeigt dagegen bei Anregung von Knotendurchmesser 1 (alle
Konfigurationen aufler IGV Sinus 18) konstant eine Uberschiitzung der mittleren Amplituden.
Wie bereits in Abschn. 8.3.1 diskutiert, wird bei IGV Sinusl8 der ND6 angeregt. Somit ge-
ben aufgrund der fehlenden Schaufel-Rotor-Interaktion beide ROM Modelle die experimentell
ermittelte Amplitude korrekt wieder. Grundsétzlich ist erkennbar, dass fiir IGV0 bis IGV20
die Amplituden oberhalb von 5° IGV-Anstellwinkel stark ansteigen. Die Amplituden aus dem
ROM Blisk zykl. liegen dabei stets etwa ein Drittel iber den Ergebnissen des ROMs mit Rotor-
Vollmodell. Bei geringeren IGV-Winkeln sind die relativen Unterschiede noch etwas gréfier, da
die aerodynamische Dampfung (IGVO: ca. 1,0 %, IGV20: ca. 1,2%) geringer ist und der Anteil
der Lagerddmpfung (ca. 0,4 %) damit zunimmt.

Fir Modenfamilie 2 wurden in Abb. 8.30 die quasi-stationdren und transienten Ergebnisse dar-
gestellt. Es ist erneut die starke Uberschitzung der Amplituden durch das zyklische Modell er-
kennbar. Die zuvor beobachteten durch den transienten Resonanzdurchgang reduzierten Schwin-
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Abbildung 8.30: Gemittelte (maximale) Schaufelamplituden aus Experiment und ROM fir die
Resonanzstelle M3 @ EO18 (BP11), M3 @ EO23 (BP5 - BP9) und M2 @ EO23 (BP1) bei verschie-
denen IGV-Winkeln und SO. Soweit nicht anders angegeben, handelt es sich um quasi-stationére
Berechnungen. Die Fehlerbalken geben die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siehe
Abschn. 4.4.

gungsamplitden spiegeln sich auch in der gemittelten Schaufelamplitude wieder. Dennoch werden
die Amplituden im Vergleich zum Experiment deutlich tiberschétzt. Auch beim ROM Blisk +
Rotor ist eine Amplitudenreduktion erkennbar. Grund dafiir ist, dass sich im quasi-stationéren
Fall die maximalen Amplituden aus der Antwort von ND2 ergeben haben (siche Abb. 8.26), die
im transienten Fall nicht in dieser Hohe auftritt. Die Ubereinstimmung mit dem Experiment ist
dennoch gegeben.
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Kapitel 9

Schlussfolgerungen und Ausblick

In dieser Arbeit wurden umfangreiche aeroelastische Untersuchungen an einem 11/2-stufigen Axi-
alverdichter in Blisk-Bauweise durchgefiihrt, um die Kopplung von Schaufelschwingungen mit
Rotorschwingungen nachzuweisen und zu quantifizieren. Damit sollten die Auswirkungen auf
die Dampfung und daraus resultierend auf das Schwingungsverhalten im Betrieb gezeigt und
mit Hilfe von experimentellen Ergebnissen belegt werden. Zu diesem Zweck wurde erstmals
eine umfassende Simulationskette aufgebaut, die die Strukturdynamik inklusive Verstimmung
und aeroelastischen Effekten mit akustischen Interaktionen in einem Modell reduzierter Ord-
nung kombiniert berticksichtigt. Ziel war es, die realen Effekte moglichst genau abzubilden, um
Unsicherheiten durch die Modellierung zu minimieren und die auftretenden Kopplungseffekte
zu quantifizieren. Dazu wurde das Modell reduzierter Ordnung einmal auf Basis eines Rotor-
Vollmodells und einmal auf Basis eines zyklischen FEM-Modells aufgebaut.

Das strukturdynamische Vollmodell umfasst den gesamten Rotor inklusive Beschaufelung und
Lagerung, um die Rotormoden und die Schaufel-Rotor-Kopplung bestmoglich abzubilden. Fiir
das zyklische Modell wird lediglich ein Sektor der Beschaufelung unter Ausnutzung von zy-
klischen Randbedingungen betrachtet. Zuséatzlich wurde die Verstimmmung der Beschaufelung
experimentell bestimmt und im Modell reduzierter Ordnung berticksichtigt. Um die Betriebsrea-
litét darzustellen, ist das Modell reduzierter Ordnung zusétzlich in der Lage, alle strukturdynami-
schen Berechnungen zeitinstationér durchzufithren und so transiente Bedingungen zu simulieren.
Aeroelastische Effekte wurden auf Basis der numerisch bestimmten Moden in Form von aeroelas-
tischen Kopplungskoeffizienten berticksichtigt. Dazu wurden aerodynamische Dampfungs- und
Steifigkeitskoeffizienten sowie modale Anregungskrifte mit mehrreihigen Harmonic Balance Si-
mulationen bestimmt. Dabei wurden neben den aerodynamischen Stérungen auch akustische
Storungen und aerodynamische nicht-lineare Effekte beriicksichtigt, um eine hohe Modellgiite
zu erreichen.

Die Modelle wurden auf Basis von experimentellen Daten validiert. Dabei wurde im Stillstand
fiir das strukturdynamische Modell eine hohe Genauigkeit durch den Vergleich mit einer expe-
rimentellen Modalanalyse des gesamten Schaufel-Rotor-Verbundes festgestellt. Im Betrieb wur-
den die Modelle mittels experimentell unter akustischer Anregung bestimmter Démpfungen der
Modenfamilien 1 und 3 validiert. Die experimentelle Bestimmung der Dampfung einer Torsions-
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9.1 Erkenntnisse

Schaufelmode (Modenfamilie 3) einer Blisk im Betrieb ist bisher nicht in der Literatur doku-
mentiert. Zuséatzlich erfolgten Messungen und Berechnungen von Frequenzgédngen bei Forced
Response an sieben Betriebspunkten (sechs bei Anregung von Knotendurchmesser 1, einer bei
Anregung von Knotendurchmesser 6), um die Qualitét der Vorhersage des Schwingungsverhal-
tens im Betrieb zu bewerten.

9.1 Erkenntnisse

Im Folgenden sollen die wichtigsten Erkenntnisse aus dieser Arbeit aufgefiihrt werden. Dabei
wird zwischen fallspezifischen physikalischen Erkenntnissen, allgemeinen physikalischen Erkennt-
nissen und methodischen Erkenntnissen unterschieden.

Fallspezifische physikalische Erkenntnisse

1.
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Die numerisch bestimmten modalen Dampfungen zeigten im Rahmen der Messunsicherhei-
ten eine sehr gute Ubereinstimmung mit dem Experiment. Insgesamt wurden an etwa 100
Knotendurchmessern bei unterschiedlichen Betriebspunkten experimentell die Dampfung
ermittelt. Bei lediglich zwei Knotendurchmessern konnte zwischen Numerik und Experi-
ment keine Ubereinstimmung erzielt werden.

. Fir alle numerisch bestimmten Démpfungen der Knotendurchmesser 1 und -1 konnte

im Rahmen der Messunsicherheiten eine Ubereinstimmung mit dem Experiment erzielt
werden. In etwa der Hilfte der Fille ergab sich diese gute Ubereinstimmung nur unter
Beriicksichtigung der Lagerdampfung.

. Bei der ersten Modenfamilie ergab sich fiir Knotendurchmesser 1 ein Schnittpunkt der

Rotor- und Schaufelmoden, an dem sich die Ddmpfung bei einer Drehzahldnderung von
1800 min~! (ca. elf Prozent der Nenndrehzahl) sprunghaft verdoppelt und nach weiteren
1000 min~—! wieder um ein Drittel reduziert. Dies konnte experimentell und numerisch
gezeigt werden.

Durch die geringe aerodynamische Dadmpfung der Modenfamilie 2 und deren hohem Schei-
benanteil an der Schwingungsform wurde eine maximale Erhéhung der modalen Démpfung
durch die Schaufel-Rotor-Kopplung um das Fiinfzehnfache festgestellt.

. Bei der Modenfamilie 2 waren aufgrund der schwachen Dédmpfung und der hohen Frequenz-

dnderungsrate transiente strukturdynamische Berechnungen notwendig, um die Schwin-
gungsantwort aus dem Betrieb zu reproduzieren.

Bei Anregung von Knotendurchmesser 1 zeigte sich durch die Schaufel-Rotor-Interaktion
bei Modenfamilie 3 eine Reduktion der gemittelten maximalen Schaufelamplituden von
ca. 30 % und bei Modenfamilie 2 um einen Faktor von 9 im quasi-stationdren und 8 im
transienten Fall.

Die Beriicksichtigung der Schaufel-Rotor-Interaktion zeigte bei Knotendurchmessern ab-
weichend von 1 und -1 (am Beispiel von Modenfamilie 3 mit Knotendurchmesser 6) bei
Forced Response keinen signifikanten Einfluss auf das Schwingungsverhalten.



9.1 Erkenntnisse

8. Von allen berechneten verstimmten Antworten bei Forced Response wich bei drei Betriebs-
punkten je eine Knotendurchmesser-Antwort geringfiigig von den experimentell bestimm-
ten Frequenzgingen ab, d.h. lag auflerhalb der Messunsicherheiten. Dies waren in allen
Féillen Knotendurchmesser, die nicht explizit angeregt, sondern durch die Verstimmung
der Struktur hervorgerufen wurden. Die Unterschiede wurden auf Unsicherheiten in der
Modellierung der Verstimmung, eine Verdnderung der Verstimmung durch die Schaufel-
Rotor-Interaktion und das Einsetzen von Filtern bei der Datenverarbeitung der experi-
mentellen Daten zurtickgefiihrt.

9. Aufgrund der geringen Verstimmung der verwendeten Beschaufelung zeigte die Korrektur
der experimentellen Ddmpfungsbestimmung um den Verstimmungseinfluss oft nur einen ge-
ringen Einfluss. Gerade bei geringen Dampfungen konnten jedoch in einigen Fallen Reduk-
tionen um bis zu einem Drittel der urspriinglich experimentell bestimmten Démpfungen
beobachtet werden. Die Korrektur fithrt in diesem Fall zu einer besseren Ubereinstimmung
mit der Numerik.

Allgemeine physikalische Erkenntnisse

1. Bei den Knotendurchmesser 1 und -1 fiihrt die Schaufel-Rotor-Interaktion zu zusétzlicher
Dampfung, die dhnliche Werte wie die aerodynamische Dampfung aufweisen kann. Grund
dafiir ist die Kopplung der Bliskmoden mit den Rotormoden. Dabei sind die Rotormo-
den bei Gleitlagerung im Vergleich zu den Bliskmoden héher geddmpft geddmpft, so dass
bereits eine geringe Kopplung ausreicht, um die modale Ddmpfung deutlich zu erhéhen.

2. Bei von 0, 1 und -1 abweichenden Knotendurchmessern kommt es zu keiner nennenswer-
ten Schaufel-Rotor-Interaktion und damit zu keiner signifikanten Anderung der Dampfung.
Grund dafir ist, dass es keine Schwingungsformen des Rotors gibt, die von héheren Kno-
tendurchmessern angeregt werden.

3. Die Beriicksichtigung der Schaufel-Rotor-Interaktion kann zu einer Anderung der Eigen-
frequenzen der Knotendurchmesser, insbesondere 0, 1 und -1, fithren, was zusétzlich das
Verstimmungsverhalten beeinflusst und die Vorhersage verbessert.

Methodische Erkenntnisse

1. Anhand eines erweiterten Campbell-Diagramms fiir Rotormoden und Schaufelmoden der
Knotendurchmesser 1 und -1 kann gezeigt werden, dass Schaufel-Rotor-Kopplungen ins-
besondere dann auftreten, wenn sich die Eigenfrequenzen der entsprechenden Blisk- und
Rotormoden im Diagramm treffen.

2. Der Einfluss der Schaufel-Rotor-Interaktion auf die Eigenfrequenzen und Dampfungen
kann mit einem strukturdynamischen FEM-Modell des gesamten Rotorstrangs inklusive
Lagerung und Beschaufelung quantifiziert werden.

3. Fiir eine korrekte Vorhersage des Schwingungsverhaltens von einstufigen Turbomaschinen
mit Beschaufelungen in Blisk-Bauweise miissen neben aerodynamischen auch aeroakusti-
sche Effekte, Verstimmung und die Schaufel-Rotor-Interaktion in der Berechnung bertiick-
sichtigt werden.
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9.2 Bewertung der Forschungshypothese und Potenziale

4. Es wurde ein Korrekturverfahren entwickelt, das einen Vergleich zwischen der gemessenen
Déampfung einer leicht verstimmten Beschaufelung und der unverstimmten Dampfung aus
der Numerik ermoglicht.

5. Da die physikalischen Hintergriinde fiir die Kopplung von Blisk- und Rotormoden bekannt
sind, ist davon auszugehen, dass dieses Phénomen auch in anderen Turbomaschinen auftre-
ten kann und somit eine Ubertragbarkeit der Modelle gegeben ist. Voraussetzung dafiir ist
jedoch stets eine genaue Kenntnis und Vorhersagefahigkeit der rotordynamischen Eigen-
schaften der Struktur. Dazu sollten Geometrie, Lagereigenschaften und Randbedingungen
moglichst genau bekannt sein.

9.2 Bewertung der Forschungshypothese und Potenziale

Auf Basis der Ergebnisse kann die Forschungshypothese, dass Schaufelschwingungen mit Ro-
torschwingungen in Bezug auf Schwingungsform und Dampfungsverhalten koppeln kénnen und
eine Quantifizierung dieser Effekte méglich ist, vollumféanglich bestétigt werden. So wurde erst-
mals an einem anwendungsnahen Verdichter nachgewiesen, dass sich das Schwingungsverhalten
von Schaufel-dominierten Moden in den Knotendurchmessern 1 und -1 durch die Kopplung mit
Rotor-dominierten Moden dndert. Dabei wurde die Lagerddmpfung als relevanter Mechanismus
identifiziert. Es konnte zudem erstmals gezeigt werden, dass die Quantifizierung dieser Effek-
te im Betrieb moglich ist, wenn der gesamte Rotor inklusive der Lagerung in einem FE-Modell
abgebildet wird und zusétzlich die aerodynamischen und aeroakustischen Einfliisse sowie die Ver-
stimmung berticksichtigt werden. Der Modellierungsansatz ist nicht spezifisch fiir diesen Aufbau
und kann auch auf andere Turbomaschinen iibertragen werden.

Es ergeben sich daraus deutliche Potenziale fiir die Auslegung von Turbomaschinen. So liefert
die Beriicksichtigung der Kopplungseffekte eine genauere Vorhersage der Dampfung und Steifig-
keit fiir die typischerweise schwach geddmpften Knotendurchmesser -1 und 1, was die berechnete
Flatteranfilligkeit reduzieren kann. Zuséatzlich kénnen die berechneten Schwingungsamplituden
bei Forced Response genauer berechnet werden. Dies ist dann relevant, wenn die Zahl der Rotor-
und Statorschaufeln so gewdhlt werden, dass der entsprechende Knotendurchmesser -1 oder 1
angeregt wird. Die herkommlichen zyklischen FEM-Modelle kénnen hier zu einer deutlichen
Uberschiitzung der Schwingungsamplituden fiithren. Die Verwendung eines Rotor-Vollmodells
erlaubt die Auslegung von weniger konservativen Schaufelprofilen, was den Wirkungsgrad von
Turbomaschinen erhéhen kann. Zusatzlich konnen Wartungsintervalle durch die genauere Kennt-
nis der wirkenden dynamischen Schaufelbelastung angepasst werden, was Kosten und Rohstoffe
fiir den Austausch der Schaufeln einsparen kann.

9.3 Ausblick

Wie in dieser Arbeit gezeigt wurde, bedarf die Vorhersage des aeroelastischen Verhaltens von
Turbomaschinen insbesondere eine genaue Berechnung der aerodynamischen Dampfung und An-
regung. Wahrend die aerodynamische Dampfung sehr gut vorhergesagt werden konnte, konnten
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9.3 Ausblick

beim Vergleich der Stréomungsmessungen mit der Numerik Unterschiede in der Nachlaufform
festgestellt werden. Es wird vermutet, dass dies grofiteils in der Turbulenzmodellierung begriin-
det ist. Hier kénnten hoherwertige numerische Verfahren, wie Large Eddy Simulation oder Scale
Adaptive Simulation, eingesetzt werden, um dies zu bestéatigen und mogliche Verbesserungen an
der Turbulenzmodellierung zu identifizieren.

Zudem sollten die Auswerteverfahren zur Dampfungsbestimmung mit dem akustischen Anre-
gungssystem weiter verbessert werden. Von Interesse sind dabei insbesondere Verfahren, die ei-
ne zuverlédssige Bestimmung der modalen Dampfungen bei starker verstimmten Beschaufelungen
ermoglichen, die insbesondere bei gebauten Schaufel-Scheibe-Verbindungen durch Kontaktver-
stimmung auftreten. Dazu sollte zusétzlich eine verbesserte Mistuning-Identifikation erfolgen,
die mehrere Modenfamilien beriicksichtigt. Auflerdem konnten erneute Messungen am neuen
Standort des Instituts fiir Turbomaschinen und Fluid-Dynamik in Garbsen durchgefiihrt wer-
den, da dort eine deutlich héhere Drehzahlstabilitiat gewédhrleistet werden kann. Damit kann die
Messdatenqualitit, insbesondere bei geringen Frequenzdnderungsraten, wie sie fiilr Modenfamilie
2 notwendig sind, deutlich gesteigert werden.

Das numerische Modell zur Dampfungs- und Anregungsberechnung wurde bisher nur abseits
der Pump- und Sperrgrenze eingesetzt und validiert. Hier kann eine umfassende Validierung
von numerischen Modellen anhand experimenteller Daten erfolgen. Da der Versuchstriger nur
eine Laufreihe besitzt und somit keine Mehrstufeneffekte auftreten, lassen sich die numerischen
Modelle fir diesen Grenzfall gut validieren. Von Interesse sind hier zum einen Untersuchungen,
wie gut die Dadmpfung, Anregung und die Schwingungsantwort ndher an der Stall-Grenze oder
nédher an der Schluckgrenze vorhergesagt werden kénnen. Dazu sind weitere Messungen mit dem
akustischen Anregungssystem und bei Forced Response an den entsprechenden Betriebspunkten
notwendig. Dabei ist zur weiteren Validierung der Modelle eine Untersuchung der akustischen In-
teraktion mit den benachbarten Reihen mittels instationédrer Druckaufnehmer denkbar. Zudem
kann der Untersuchungsumfang auf nicht-synchrone Phinomene ausgeweitet werden. Insbeson-
dere das mogliche Auftreten von durch rotierende Instabilitdten induzierten ,non-synchronous
vibrations“ (NSV) in Richtung der Pumpgrenze kénnte mit dem numerischen Setup zunéchst
numerisch und daraufhin experimentell untersucht werden.

Die in dieser Arbeit vorgestellte Simulationskette benotigt einen hohen Rechenaufwand, da zu-
sitzlich an jedem Betriebspunkt ein umfangreiches FE-Modell gelést werden muss. Hier bedarf
es der Entwicklung von Modellen reduzierter Ordnung, die alle strukturdynamischen Berech-
nungen in ein Modell iiberfithren. Die Gestaltung dieses Modells hangt insbesondere von den
getroffenen Annahmen ab. Unter Annahme von rotationssymmetrischen Lagern ist eine Reduk-
tion des vorliegenden zeitinvarianten Modells mittels modaler Reduktion denkbar, was eine effi-
ziente Berechnung erlauben wiirde. Fiir ein zeitvariantes Modell mit anisotropen Lagern miisste
auf Ansétze zurilickgegriffen werden, die teilweise im Zeitbereich arbeiten und nur einen Teil
der Struktur reduzieren. Bei ausreichender Kenntnis der Lagerbedingungen kann zudem auch
Knotendurchmesser 0 mit beriicksichtigt werden.

Abschlieend sei angemerkt, dass in der Praxis Rotoren von Turbomaschinen selten mit nur einer
Laufreihe ausgestattet sind. Folglich ist zusétzlich eine Erweiterung der Modelle auf mehrere
Stufen notwendig. Hier ist auferund des Rechenaufwands vermutlich eine Reduktion der Struktur
unabdingbar, da es dann auch zu einer Interaktion der Stufen untereinander kommen kann
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9.3 Ausblick

und die Modellgréfie sowohl in der FEM als auch in der CFD stark ansteigt. Entsprechende
Ansétze, die Schwingungen von mehrstufigen Rotoren beriicksichtigen, existieren bereits in der
Literatur. Diese wurden jedoch bisher nur im Hinblick auf die Stufeninteraktionen und nicht
unter Berticksichtigung der rotordynamischen Randbedingungen angewendet.
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Anhang A

Sektorverstimmung der

Modenfamilie 2

I F)IM 1D
[ Blendreparatur FEM

Rel. Sektorverstimmung Aw®) in %

Abbildung A.1: Frequenzverstimmung der Blisksektoren fiir die Modenfamilie 3, bestimmt mit
dem FMM ID. Zuséatzlich sind die auf Basis einer FEM-Berechnung zu erwartenden Verstimmungen
durch die drei Blendreparaturen an den Schaufeln 5, 13 und 21 dargestellt. Die FEM-Berechnung
der Blendreparaturen wurde am Institut fiir Dynamik und Schwingungen der Leibniz Universitét

Hannover durchgefiihrt.
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Anhang B

Frequenzgange bei Forced Response

B.1 Modenfamile 3

M3 - IGV Sinus18: Blisk + Rotor
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Abbildung B.1: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte Frequenzgénge in traveling-wave-Darstellung fiir IGV Sinus18 auf Basis der FEM-Modelle
Blisk + Rotor (links) und Blisk zykl. (rechts) bei M3 @ EO18 (BP11). Es sind nur Knotendurch-
messer mit maximalen Amplituden iiber 5 pm dargestellt. Die farblich markierten Flachen geben
die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4. Im unteren Bildteil ist
ein Ausschnitt der durch Verstimmung zusétzlich antwortenden Knotendurchmesser ohne Messun-

sicherheiten dargestellt.
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B.1 Modenfamile 3

M3 - IGVO0: Blisk + Rotor
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Abbildung B.2: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte Frequenzgénge in traveling-wave-Darstellung fiir IGV0 auf Basis der FEM-Modelle Blisk
+ Rotor (links) und Blisk zykl. (rechts) bei M3 @ EO23 (BP5). Es sind nur Knotendurchmesser mit
maximalen Amplituden iiber 5 pm dargestellt. Die farblich markierten Flachen geben die Messunsi-
cherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4. Im unteren Bildteil ist ein Ausschnitt
der durch Verstimmung zuséatzlich antwortenden Knotendurchmesser ohne Messunsicherheiten dar-

gestellt.



B.1 Modenfamile 3

M3 - IGV5: Blisk zykl.
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Abbildung B.3: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte Frequenzgénge in traveling-wave-Darstellung fir IGV5 auf Basis der FEM-Modelle Blisk
+ Rotor (links) und Blisk zykl. (rechts) bei M3 @ EO23 (BP6). Es sind nur Knotendurchmesser mit
maximalen Amplituden iiber 5 pm dargestellt. Die farblich markierten Flachen geben die Messunsi-
cherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4. Im unteren Bildteil ist ein Ausschnitt
der durch Verstimmung zusétzlich antwortenden Knotendurchmesser ohne Messunsicherheiten dar-

gestellt.
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B.1 Modenfamile 3

M3 - IGV10: Blisk + Rotor
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M3 - IGV10: Blisk zykl.
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Abbildung B.4: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte Frequenzginge in traveling-wave-Darstellung fiir IGV10 auf Basis der FEM-Modelle Blisk
+ Rotor (links) und Blisk zykl. (rechts) bei M3 @ EO23 (BP7). Es sind nur Knotendurchmesser mit
maximalen Amplituden iiber 5 pm dargestellt. Die farblich markierten Flachen geben die Messunsi-
cherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4. Im unteren Bildteil ist ein Ausschnitt
der durch Verstimmung zuséatzlich antwortenden Knotendurchmesser ohne Messunsicherheiten dar-

gestellt.



B.1 Modenfamile 3

M3 - IGV15: Blisk zykl.
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Abbildung B.5: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte Frequenzginge in traveling-wave-Darstellung fiir IGV15 auf Basis der FEM-Modelle Blisk
+ Rotor (links) und Blisk zykl. (rechts) bei M3 @ EO23 (BP8). Es sind nur Knotendurchmesser mit
maximalen Amplituden iiber 5 pm dargestellt. Die farblich markierten Flachen geben die Messunsi-
cherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4. Im unteren Bildteil ist ein Ausschnitt
der durch Verstimmung zusétzlich antwortenden Knotendurchmesser ohne Messunsicherheiten dar-

gestellt.
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B.1 Modenfamile 3

M3 - IGV20: Blisk 4+ Rotor M3 - IGV20: Blisk zykl.
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Abbildung B.6: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte Frequenzginge in traveling-wave-Darstellung fir IGV20 auf Basis der FEM-Modelle Blisk
+ Rotor (links) und Blisk zykl. (rechts) bei M3 @ EO23 (BP9). Es sind nur Knotendurchmesser mit
maximalen Amplituden iiber 5 pm dargestellt. Die farblich markierten Flachen geben die Messunsi-
cherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4. Im unteren Bildteil ist ein Ausschnitt
der durch Verstimmung zuséatzlich antwortenden Knotendurchmesser ohne Messunsicherheiten dar-

gestellt.
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B.2 Modenfamile 2

M2 - IGV20: Blisk + Rotor
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Abbildung B.7: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte Frequenzgéinge in traveling-wave-Darstellung fiir M2 - IGV20 auf Basis des FEM-Modells
Blisk + Rotor (oben) und Blisk zykl. (unten) bei M2 @ EO23 (BP1). Es sind nur Knotendurch-
messer mit maximalen Amplituden iiber 5 pm dargestellt. Die farblich markierten Flachen geben
die Messunsicherheiten im 95 %-Konfidenzintervall an, siche Abschn. 4.4.
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M2 - IGV20: Blisk + Rotor - transient
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Abbildung B.8: Experimentell (durchgezogene Linien) und numerisch (gestrichelte Linien) be-
stimmte transiente Frequenzgénge in traveling-wave-Darstellung fir M2 - IGV20 auf Basis des
FEM-Modells Blisk + Rotor (oben) und Blisk zykl. (unten) bei M2 @ EO23 (BP1). Die Daten stel-
len eine Drehzahlverringerung dar. Es sind nur Knotendurchmesser mit maximalen Amplituden
iiber 5 pm dargestellt. Die farblich markierten Flachen geben die Messunsicherheiten im 95 %-
Konfidenzintervall an, siehe Abschn. 4.4.
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